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RESUMO

Devido & necessidade crescente em se obter sistemas de som automotivo de alto desempenho em
um curto ciclo de desenvolvimento, métodos preditivos para a caracterizacdo da resposta acustica
em habitaculos veiculares vém sendo cada vez mais empregados pela engenharia de veiculos,
com o intuito principal de se estimar 0 campo sonoro em pontos de interesse da cavidade. Uma
possivel solucdo para isso € através da modelagem computacional de um modelo geométrico
discretizado e pré-processado do volume de ar interno ao compartimento de passageiros. Com a
devida representacdo matematica das condi¢des de contorno passivas (materiais em habitaculo) e
das condicBGes de contorno ativas (fontes de radiacdo sonora) € possivel empregar o método
numerico dos elementos finitos para simular as reflexdes e radiagdes sonoras na cabine, a fim de
se estimar a resposta acustica de sistemas de som até a frequéncia limite do método, que esta
atrelada ao hardware utilizado nas simulac@es. Com base nisso, o presente trabalho teve o intuito
de modelar numericamente um sistema de som automotivo constituido de alto-falantes “mid-
range” montados nos painéis das portas anteriores de um veiculo padrao da categoria hatch
médio, a fim de se estimar a resposta acustica desses sistemas nos pontos de escuta do motorista,
até a frequéncia maxima de 1.000 Hz. Para isso foi inicialmente criado uma representacdo em
elementos finitos do compartimento de passageiros do automovel analisado, levando-se em
consideracdo a geometria e posigdes exatas dos alto-falantes “mid-range” frontais, além de uma
representacdo geomeétrica discretizada da cabeca e tronco do motorista, necessaria para incluir o
fendmeno de difragdo das ondas sonoras nas regides proximas aos ouvidos do ocupante. Apos
isso 0s materiais acusticamente absorvedores em habitaculo foram ensaiados para se estimar o
parametro impedéancia acustica especifica, o que foi feito por um tubo de impedancia da B&K.
Em seguida foi medida a resposta eletromecanica dos alto-falantes por meio de um vibrometro
laser de efeito Doppler, o que resultou em uma funcdo de resposta em frequéncia entre a
aceleracdo no centro desses transdutores e a tenséo de entrada nas bobinas, avaliada enquanto o
cone do alto-falante estava em seu primeiro modo de vibrar. Com as condi¢des de contorno
devidamente representadas, elas foram aplicadas no modelo discretizado da cavidade do
compartimento de passageiros, e o modelo foi executado e configurado no software LMS
Virtual.Lab 13.7, o que de fato resultou na resposta acustica do sistema de som analisado nos

XV



pontos de escuta do motorista. Esses resultados foram confrontados com curvas experimentais de
mesma natureza e foi constatada boa correlagdo em frequéncia. Contudo o fator de
amortecimento modal foi subestimado em razdo fundamental da negligéncia dos acoplamentos
vibro acusticos que contribuem, em especial abaixo de 200 Hz, na dinamica das reflexdes sonoras
nos contornos do habitaculo. Além disso, 0 ensaio da resposta eletromecénica dos alto-falantes
validou o modelo matematico de pistdo em um “baffle infinito”. Tal constatacdo mostra que até a
primeira frequéncia de ressonancia das membranas as fontes dos sistemas de som automotivo
podem ser simuladas pelo modelo em elementos finitos sem a necessidade de se caracterizar

experimentalmente a resposta eletromecénica das mesmas.

Palavras Chaves: sistemas de som automotivo; método numérico dos elementos finitos;

impedancia acustica; alto-falantes.
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ABSTRACT

Due to the growing need to obtain high performance automotive sound systems in a short
development cycle, predictive methods for the characterization of the acoustic response in vehicle
passenger compartments have been increasingly used by vehicle engineering, with the main
purpose of estimating the sound field at points of interest of the cavity. A possible solution to this
is through the computational modeling of a discrete and pre-processed geometric model of the
internal air volume of the passenger compartment. With the proper mathematical representation
of the passive boundary conditions (interior materials) and the active boundary conditions (sound
radiation sources), it is possible to use the numerical method of finite elements to simulate sound
reflections and radiations in the cabin in order to estimate the acoustic response of sound systems
up to the frequency limit of the method, which is linked to the hardware used in the simulations.
Based on this, the present work aimed to numerically model an automotive sound system
consisting of mid-range loudspeakers mounted on the front door panels of a medium hatch
category standard vehicle in order to estimate the acoustics response of these systems at the
listening points of the driver, up to the maximum frequency of 1.000 Hz. In order to do that, a
passenger compartment finite element model of the analyzed car was created, taking into account
the geometry and exact positions of the speakers mid-range, in addition to a discretized geometric
representation of the driver's torso and head, necessary to include the phenomenon of diffraction
of sound waves in the region near the ears of the occupant. After that, the acoustically absorbent
materials in cabin were tested to estimate the specific acoustic impedance parameter, which was
done by a B&K impedance tube. Then the electromechanical response of the speakers was
measured by means of a Doppler laser vibrometer, which resulted in a frequency response
function between the acceleration in the center of these transducers and the input voltage in the
coils, evaluated while the cone of the loudspeaker was in its first vibrating mode. With the
boundary conditions properly represented, they were applied in the discretized model of the
passenger compartment cavity, and the model was executed and configured in the software LMS
Virtual.Lab 13.7, which in fact resulted in the acoustic response of the sound system analyzed in
the listening points. These results were confronted with experimental curves of the same nature

and a good frequency correlation was found. However, the modal damping factor was

XVii



underestimated due to the negligence of the acoustic vibro-couplings that contribute, especially
below 200 Hz, in the dynamics of sound reflections in the boundaries of the passenger
compartment. In addition, the electromechanical response of the speakers validated the
mathematical model of piston in a infinity baffle. Such a finding shows that up to the first
resonance frequency of the membranes, the sources of automotive sound systems can be
simulated by the finite element model without the need to characterize its electromechanical

response.

Key Words: automotive sound systems; numerical method of finite elements; acoustic impedance;

loudspeakers.
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1 INTRODUCAO

As exigéncias dos ocupantes de veiculos por novas experiéncias em matéria de
qualidade e percepcdo acustica aliadas a natural competicdo entre as montadoras, faz com que
métodos numéricos para otimizar a velocidade e qualidade no desenvolvimento de sistemas de
som automotivos sejam cada vez mais empregados pela engenharia de veiculos, que preferem o
uso de abordagens preditivas ao risco de se identificar falhas de dimensionamento em etapas
avancadas de projeto. Nesse sentido, através de simulagdes virtuais é possivel prever a resposta
acustica em pontos de interesse do compartimento de passageiros, e assim otimizar a posicao de
fontes e a disposicdo de materiais acusticamente absorvedores, sem a necessidade de protétipos
fisicos para tal.

Embora existam muitos métodos para o calculo de fungdes de resposta em frequéncia
(FRFs) genéricas, dos quais pode-se citar o método dos elementos finitos (FEM, do inglés Finite
Element Method), o método dos elementos de contorno (BEM, do inglés Boundary Element
Method) ou mesmo o método das diferencas finitas no dominio do tempo (FDTD, do inglés
Finite Difference Time Domain), apenas o primeiro tornou-se suficientemente simples e barato
para ser implementado em software comercial. De qualquer forma, independentemente do tipo de
simulacdo acustica, todas precisam que se estabelecam um modelo geométrico do ambiente que
se pretende simular, e modelos adequados para a representacdo matematica da radiagdo sonora e
das reflexdes sonoras.

No que diz respeito ao primeiro requisito, os recentes avangos nas ferramentas CAD
(Computer Aided Design) tornaram a modelagem computacional de salas acusticas uma tarefa
factivel. Portanto, para uma solucédo realista da propagacdo de som em um habitaculo veicular,
uma énfase ainda maior deve ser dada a representacdo das condigdes de contorno, em especial ao
acoplamento acustico entre o fluido da cavidade e os materiais em seu interior e em suas
extremidades.

De modo geral, a relacdo entre as reflexdes acusticas no compartimento de
passageiros pode ser atribuida ao acoplamento entre o fluido e os elementos estruturais do
veiculo. Todavia, para tornar a complexidade dos modelos em elementos finitos (FE, do inglés

Finite Elements) em um nivel aceitavel, o presente estudo empregou a impedancia acustica de



superficie para retratar o comportamento dos materiais no compartimento de passageiros. J& as
fontes tiveram suas respostas eletromecanicas calculadas e entdo correlacionadas com dados
experimentais. Desse modo, o intuito principal do presente estudo foi o de apresentar as bases
teoricas e os procedimentos fisicos para a obtencdo dos parametros necessarios a representacdo
das condigBes de contorno passivas e ativas no interior de um habitaculo veicular padrdo. Ao
final do trabalho, foi feito um comparativo numérico-experimental a fim de se identificar as

limitacGes da abordagem empregada.

1.1 Justificativas e problema

A exemplo da montadora de veiculos FCA (Fiat Chrysler Automobiles), empresa em
que foram feitos os estudos aqui evidenciados, muitas outras ainda ndo desenvolveram
procedimentos adequados para a sintese do campo sonoro em habitaculos veiculares, na situacdo
em que 0s mesmos sdo excitados pelos elementos acusticamente ativos de seus sistemas de som.
Portanto, todas as etapas de projecdo de componentes acUsticos sdo realizadas sem o
conhecimento prévio das melhores posicdes para a instalacdo dos alto-falantes, ou mesmo dos
melhores materiais que insiram nas curvas de resposta em frequéncia um fator de amortecimento
adequado, em especial nas baixas frequéncias, a fim de se evitar respostas subjetivamente
“coloridas”. Além disso, como a pratica virtual para a modelagem numérica de sistemas de audio
em habitaculo veicular ainda ndo é bastante difundida, a avaliacdo experimental da qualidade de
sistemas de som € um dos ultimos procedimentos no desenvolvimento de veiculos, em um
momento tardio no qual pouco se pode fazer para reverter algum erro de dimensionamento.
Portanto, partindo da necessidade identificada na FCA, surgiu a iniciativa de levar a engenharia
de veiculos dessa empresa 0s procedimentos numéricos para a modelagem computacional de
sistemas de som veicular, através do presente trabalho de mestrado. Utilizando dos recursos
técnicos da propria FCA, equipamentos e software, serdo apresentados os procedimentos fisicos
para a representacdo pertinente das condigdes de contorno passivas e ativas em um habitaculo
veicular padrdo. Em um altimo momento o método virtual sera confrontado com medicGes

experimentais, a fim de se discutir as limitacGes e vantagem da abordagem aqui empregada.



1.2 Objetivos

1.2.1 Objetivos gerais

Caracterizar computacionalmente a resposta acUstica de um sistema de &udio em
habitaculo veicular padréo, através da representacdo em um modelo em elementos finitos das

reflexdes e radiacbes sonoras.

1.2.2 Objetivos especificos

e Discretizar um modelo geométrico do compartimento de passageiros de um
veiculo padrdo, para a obtencdo de uma malha util para ser utilizada no célculo
numérico pelo método dos elementos finitos;

e Ensaiar os materiais de revestimento interno ao habitaculo de um veiculo padréo
em um tubo de impedancia e entdo estimar o parametro impedancia acustica
especifica;

e Caracterizar a resposta eletromecénica dos alto-falantes “mid-range” montados
nos painéis das portas anteriores de um veiculo padrdo, pelo uso de um
vibrémetro laser de efeito Doppler;

e Modelar os alto-falantes pelo modelo de pistdo rigido em um “baffle infinito” e
comparar os resultados com a abordagem experimental;

e Simular a resposta acustica nos pontos de escuta do motorista, utilizando como
condi¢des de contorno os modelos de fonte de radiacdo sonora e de materiais
absorvedores;

e Validar o modelo numérico com dados experimentais.

1.3 Estrutura da dissertagao

O trabalho foi dividido em seis capitulos, com o intuito de propiciar de forma
gradativa ao leitor o conhecimento tedrico e pratico para aplicar o método dos elementos finitos



na simulagdo da resposta acustica de sistemas de som automotivo. Nesse primeiro capitulo é feito
uma introdugcdo ao tema, de modo a destacar a motivagdes para o estudo aqui realizado, o
objetivo do trabalho e os passos para que 0 mesmo seja alcangado.

No segundo capitulo sdo investigadas publicacGes que trataram da representacéo de
fontes e materiais na modelagem computacional de salas acusticas. Por meio da analise dos
objetivos e resultados desses trabalhos, é possivel distinguir os pardmetros fisicos que devem ser
modelados quando o intuito é a representacdo virtual de condi¢des de contorno passivas e ativas.

No terceiro capitulo desenvolve-se 0 modelo tedrico de geracdo e propagacdo de
ondas sonoras. Em um primeiro momento foram abordados os principios fundamentais de
acustica. Em seguida foi tratado o tema acuUstica de salas, fornecendo ao leitor os conceitos
fundamentais para compreender o comportamento modal de recintos, assim como a representacao
matematica das caracteristicas acUsticas de materiais absorvedores que introduzem o fator de
amortecimento a reposta em frequéncia calculada em salas acusticas. Ainda no capitulo 3 é
apresentada a equacdo para o calculo da resposta eletromecénica de alto-falantes eletrodindmicos
e a teoria béasica para o calculo numérico utilizando o método dos elementos finitos.

No quarto capitulo sdo expostos 0s métodos para a representacdo em um modelo FE,
tanto das propriedades acusticas dos materiais em habitaculo quanto da resposta eletromecanica
dos alto-falantes montados nos painéis das portas anteriores. Essa Ultima condi¢do de contorno é
estimada pelo recurso analitico e, em seguida, € validada com experimentos.

No capitulo cinco sdo apresentados os resultados da simulacdo, configurada e
executada pelo software Virtual.Lab 13.7 da Siemens. A resposta acustica do sistema de audio
modelado é confrontada com curvas experimentais, e entdo os resultados sdo discutidos.

No capitulo seis, estdo destacadas as principais conclusdes do trabalho referentes a

modelagem numeérica de audio em habitaculo veicular.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Devido a necessidade crescente em se obter sistemas de som automotivos de alto
desempenho em um curto ciclo de desenvolvimento, métodos preditivos para a caracteriza¢do da
resposta acustica em habitaculos veiculares vém sendo cada vez mais empregados pela
engenharia de veiculos, com o intuito principal de se estimar o campo sonoro em pontos de
interesse da cavidade. Uma possivel solucdo para isso é através da modelagem computacional de
um modelo pré-processado de cavidade, o qual reproduza as propriedades fisicas do meio.

Um trabalho nesse sentido foi realizado por PAIK (2011), que explorou o fendmeno
vibro-acustico em habitaculo por meio de um estudo numérico em que o0 método dos elementos
finitos foi utilizado para modelar a radiacdo sonora de alto-falantes instalados em painéis de
porta. Nessa publicacdo foram analisados varios modelos, dentre os quais pode-se citar o “ideal”,
em que a porta foi tratada como um plano rigido e infinito, até um mais realista em que se
considerou a porta e o painel de porta como componentes flexiveis acoplados ao volume de ar da
cavidade em que o alto-falante estava montado. Todos os modelos foram submetidos a uma
mesma excitacdo de entrada, uma for¢a normal ao centro do cone do alto-falante e constante para
todas as frequéncias simuladas, e para todos foi calculado o nivel de pressao sonora (NPS). Como
resultado desse trabalho foi verificado que na simulacdo com componentes flexiveis o alto-
falante induziu vibracdes no painel de porta, Figura 2.1, o0 que criou zonas de radiacdo em baixas

frequéncias com potencial de distorcer o som gerado pelas fontes.

300 H IR 450 Hz [ N e— |
Figura 2.1: NPS para o modelo flexivel de painel de porta (PAIK et al., 2011).



Durante a modelagem do problema discutido acima foi visto a importancia em se
considerar o local onde os transdutores acusticos encontram-se instalados, tendo em vista o0s
acoplamentos vibro-acusticos que modificam o campo de presséo radiada em baixas frequéncias.
Contudo, PAIK (2011) evidenciou outros fatores fisicos que também influenciam o campo
sonoro no ambiente analisado e que, portanto, devem ser considerados em abordagens numéricas.
Dentre os que foram citados, destacam-se 0s modos acusticos da cabine, a modelagem dos
transdutores eletrodindmicos e também as reflexdes sonoras nos contornos do recinto.

Com relacdo ao primeiro parametro, o fendmeno da ressonancia em habitaculos foi
abordado em algumas publicacdes, a exemplo da de PEETERS et al. (2014), que conseguiram
por meio de simulacdo obter formas modais bastante similares as reais, medidas em um
compartimento de passageiros de um veiculo padrdo. Nesse estudo foi realizada uma analise
modal virtual a fim de se decompor o comportamento do sistema em uma série de fendmenos
individuais de ressonancia, cada qual caracterizado por uma frequéncia de ressonancia, uma taxa
de amortecimento, um fator de participacdo e uma forma modal. Para tanto foi utilizado um
modelo de cavidade com paredes rigidas e com taxas de amortecimento modal variando entre 5
% a 20 %, valores esses considerados “realisticos” pelos autores.

Foram entdo simuladas pelo método dos elementos finitos FRF’s pela selecao de 8
entradas e 611 saidas virtuais. Apds isso foi utilizado o método Polymax, da ferramenta Test.Lab
da Siemens, para se estimar os parametros modais e compara-los com os valores reais pelo
critério de confianca modal (MAC, do inglés Modal Assurance Criterion). Pela Figura 2.2 pode-
se ver que quanto maior o nimero de referéncias maior foi a semelhanca entre os modos virtuais
e os reais, 0 que e totalmente plausivel, ja que na medida em que se aumenta 0 numero de
entradas, maior a chance de se excitar um ponto em fase com uma determinada ressonancia.
Além disso é importante salientar que os resultados alcancados pela pesquisa aqui discutida
fazem parte de uma etapa imprescindivel a representagdo computacional de sistemas de dudio em
habitaculo veicular, j& que ndo é possivel esperar resultados coerentes das simulages caso o
comportamento acustico intrinseco ao sistema ndo estiver matematicamente descrito pelos

autovalores e autovetores que o representam.
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Figura 2.2: Valores da MAC entre simulacao (eixo inferior) e modos reais (eixo esquerdo). Da

esquerda para a direita foi-se aumentando o numero de referéncias (PEETERS et al., 2014).

Seguindo uma linha de pesquisa semelhante, CHERNG et al. (2002) estimaram 0s
modos acusticas de dois veiculos, uma Pickup de 4 portas e uma Van, utilizando tanto o0 método
numérico FE quanto a abordagem analitica fazendo-se uso da solucdo da equacdo de onda para
uma sala retangular, tendo como condig¢éo de contorno a velocidade nula nas extremidades dos
modelos. Os resultados mostraram a forte dependéncia geométrica das ressonancias em
frequéncias abaixo de aproximadamente 200 Hz, uma vez que a resposta calculada se distanciou
da simulacdo em apenas 6 %, o que pode ser visto pelas frequéncias listadas na Tabela 2.1 para a
Pickup de 4 portas.

Dando um passo além os autores criaram um modelo fisico em escala de um
habitaculo padrdo, para analisarem a influéncia de materiais absorvedores e dos bancos na taxa de
amortecimento associada a cada um dos fendmenos individuais de ressonancia. Para isso, 0S
modos do compartimento de passageiro foram excitados por alto-falantes eletrodindmicos e entao
foi medido o NPS em algumas posi¢cdes. Com essa pratica ficou evidente em um primeiro
momento a alteracdo em amplitude e o deslocamento em frequéncia das curvas experimentais
com e sem 0s bancos. Essa Ultima observacdo foi causada, segundo o que se constatou nas
conclusdes desse trabalho, pelo acoplamento da massa fluidica da cavidade com a dos bancos, 0
que deslocou as frequéncias de ressonancia. Contudo os autores salientaram que abaixo de 200
Hz pouca influéncia exerceu os materiais absorvedores nos NPS’s, ou seja, as reflexdes acusticas
ndo foram grandemente influenciadas pela absor¢do. Em contrapartida, acima desse valor a
absorcéo dos materiais em cavidade pode ser bastante eficiente.



Tabela 2.1: Célculos analiticos e numéricos para a Pickup (adaptado de CHERNG et al., 2002).

Modo Forma Modal Calculo analitico FEM
1° Modo 1,0,0 69,8 Hz 69,9 Hz
2° Modo 0,1,0 104,7 Hz 99,9 Hz
3° Modo 1,1,0 125,8 Hz 123,4 Hz
4° Modo 0,0,1 130,7 Hz 134,9 Hz
5° Modo 2,0,0 139,6 Hz 138,0 Hz
6° Modo 1,0,1 149,7 Hz 166,7 Hz
7° Modo 0,1,1 167,5 Hz 179,9 Hz
8° Modo 2,1,0 1715 Hz 170,7 Hz
9° Modo 1,11 181,5 Hz 187,6 Hz
10° Modo 2,1, 1 218,0 Hz 199,9 Hz

Como mostraram o0s resultados da publicacdo acima, ndo apenas o entendimento e
observacdo das frequéncias de ressonancias sao o bastante para se caracterizar a resposta acustica
de recintos. Embora métodos analiticos para o célculo da resposta acUstica de salas usem
convenientemente modelos ideais com contornos rigidos, em sistemas reais € impossivel estimar
0 campo sonoro em pontos de interesse sem a devida compreensdo dos elementos que introduzem
o fator de amortecimento, independentemente do método empregado. Essa afirmacdo justifica o
interesse de CHERNG et al. (2002) em estudar as reflexdes sonoras e representd-las nos
contornos dos modelos por eles construidos, ja que esse entendimento é essencial para determinar
o amortecimento modal. De acordo com ARETZ e VORLANDER (2014), as reflexdes acusticas
no compartimento de passageiros podem ser atribuidas ao acoplamento entre o fluido e os
elementos estruturais do veiculo. Todavia, para tornar a complexidade dos modelos FE em um
nivel aceitdvel, algumas publicacbes empregaram a impedancia acUstica de superficie para
retratar o comportamento dos materiais em salas pequenas.

Em especial pode-se citar o trabalho de MALBOS et al. (2015), que dividiram as
superficies internas da cavidade em zonas, de acordo com os diferentes componentes (forro de
teto, tapetes, etc.). Nelas foram aplicadas as impedancias acusticas especificas reais calculadas
com os coeficientes de absor¢do difusos disponibilizados por COX e D’ANTONIO (2004),

parametro esse inerente aos materiais porosos em habitdculo veicular. Essa préatica é



especialmente necessaria em andlises acima de 200 Hz, uma vez que a partir desse valor os
modos serdo amortecidos, alterando a funcdo de resposta em frequéncia. Nessa publicacdo o0s
autores conseguiram simular o NPS em pontos do compartimento de passageiro quando a
cavidade foi excitada por um alto-falante eletrodinamico. Apds a otimizacao dos coeficientes de
absorcdo adquiridos na literatura, foi possivel a obtencdo de resultados coerentes com as curvas

experimentais, a exemplo do indicado pela Figura 2.3.
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Figura 2.3: Confronto numérico-experimental do NPS na posicao de escuta do motorista, gerado
pela excitacdo de um alto-falante (MALBOS et al., 2015).

Até esse momento foram apresentadas publicacfes que conseguiram com Sucesso
representar pela modelagem numérica o comportamento modal de habitaculos veiculares e que
foram capazes de simular as reflexdes sonoras internas ao compartimento de passageiros,
descrevendo-as pela propriedade impedancia acustica especifica, que esta associada aos materiais
absorvedores presentes no interior da cabine. Contudo o fato é que néo existe campo sonoro em
um ambiente acustico caso esse nao seja perturbado pela agdo de uma fonte, que “force” o

surgimento de ondas sonoras pelo volume de ar. Portanto, na modelagem de sistemas de audio



em habitaculo veicular as fontes sonoras tém de ser representadas de maneira pertinente, ja que
elas séo as responsaveis por excitarem os modos e propagarem energia pelo volume da cavidade.
Uma maneira de inserir as perturbacdes dos alto-falantes eletrodindmicos em modelos
numéricos que empregam o método dos elementos finitos foi demonstrada por BOSMANS e et
al. (2014). Nessa publicacdo os autores afirmaram que a poténcia e a direcionalidade de um alto-
falante podem ser descritas de maneira completa pelo padrdo de deslocamento do seu diafragma
e, portanto, eles utilizaram um vibrometro laser de efeito Doppler a fim de medirem o
deslocamento do alto-falante que se desejava modelar. Apos isso, eles aplicaram os valores

obtidos nos n6s de uma malha FE, como se observa pela Figura 2.4.

Figura 2.4: Diafragma do alto-falante (esquerda), e pontos medidos (em amarelo na direita),
mapeados na face de uma malha FE (BOSMANS et al., 2014).

Uma outra alternativa ao uso do recurso experimental, que para a engenharia de
veiculos estd sempre associado a custos operacionais, é atraves do uso de modelos matematicos
gue consigam estimar o comportamento em frequéncia de alto-falantes eletrodinamicos, comuns
em habitaculos de veiculos. BERANEK e MELLOW (2012) expde um modelo analitico em que
alto-falantes eletrodinamicos sdo tratados matematicamente como um modelo de pistdo rigido em
um plano infinitamente extenso, o que resulta numa representacdo analitica aproximada da
resposta eletromecanica desses transdutores, valida enquanto o cone estiver em seu primeiro
modo de vibrag&o.

Pelo estudo e analise detalhada de todas as publicacGes aqui discutidas, ficou evidente

que para se sintetizar o campo sonoro de sistemas de som automotivo em um recinto, deve-se em
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um modelo discretizado da geometria do mesmo inserir a representacdo matematica adequada,
tanto para as fontes de radiagdo sonora quanto para as reflexdes nas extremidades do modelo
virtual, para que assim possam ser calculadas, pela soma das contribui¢des modais, as FRF’s nos
nos da malha FE em que a resposta acustica estiver sendo requisitada. A juncéo das condigdes de
contorno passivas (materiais em habitdculo) e condi¢bes de contorno ativas (transdutores
eletrodindmicos) para a simulacdo do campo sonoro em habitaculo veicular foi muito bem
realizada nos trabalhos de ARETZ e VORLANDER (2014), que modelaram um sistema de audio
de um veiculo e apresentaram a pesquisa em duas partes: a primeira tratou da representacédo
numeérica do sistema, enquanto que a segunda mostrou a comparagdo dos resultados com curvas
experimentais. Com relagdo as condi¢Ges de contornos passivas, foram utilizados modelos
matematicos para o calculo das impedancias acusticas especificas dos materiais que compdes 0s
contornos do habitaculo, e assim os resultados foram comparados com medi¢cdes em tubo de
impedancia, passo esse necessario para a validacdo dos dados calculados. A Figura 2.5 apresenta
tal pratica para diferentes versdes de assentos.

seats with perforated leather cover seats with non—perforated leather cover seats with fabric cover
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Figura 2.5: Comparacdo entre o método experimental e a abordagem analitica para a estimacao
das impedancias especificas e coeficientes de absorcdo para diferentes revestimentos de assentos
(ARETZ e VORLANDER, 2014).
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Ja as fontes foram ensaiadas em camara semi-anecoica para a obtencdo de sua
resposta eletromecéanica pelo uso de um vibrometro laser de efeito Doppler. As medigdes foram
tomadas no ponto central do cone dos alto-falantes analisados. Como a simulagéo foi planejada
para a frequéncia maxima de 1.125 Hz os autores assumiram ser suficiente o uso de apenas um
ponto do diafragma, ja que até esse valor 0 mesmo encontrava-se em seu primeiro modo de
vibracgao, aproximando-se do modelo ideal de pistéo.

Estando definidas as condi¢Ges de contorno passivas e ativas, a segunda etapa do
trabalho foi orientada a apresentacao dos resultados da simulacdo e comparagdo dos mesmos com
dados experimentais. A Figura 2.6 a seguir mostra duas curvas de NPS calculadas nas posigdes
de escuta do motorista pela excitacdo de duas categorias distintas de transdutor eletromecanico,
um “woofer” e um “low-midrange”, ambos devidamente caracterizados e inseridos no modelo
FE.
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Figura 2.6: Comparacdo entre o NPS simulado e o experimental para dois modelos de alto-
falantes distintos, um “woofer” e um “low-midrange” (ARETZ e VORLANDER, 2014).

Por fim os autores concluem que uma representacdo realista das caracteristicas
modais em baixas frequéncias do campo sonoro do habitaculo veicular analisado s6 pode ser
alcancada pela representacdo de alta qualidade das reflexdes sonoras nos contornos do recinto,
gue sofrem grande influéncia dos materiais acusticamente absorvedores, mas também das

vibracOes de painéis, que s6 podem ser analisadas através de um estudo do acoplamento fluido-
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estrutura. Quanto a representagdo das fontes, 0s autores sugeriram que a caracterizagao
eletromecénica dos alto-falantes fosse feita com eles in-situ, levando em consideracdo a
influéncia do painel de porta e do volume de ar anterior a esses componentes.

De modo semelhante ao trabalho de ARETZ e VORLANDER (2014), o presente
trabalho de mestrado almeja caracterizar a resposta acustica de um sistema de &udio em
habitadculo veicular através de duas etapas principais: modelagem das condi¢des de contorno
passivas e representacdo matematica das fontes de radiacdo sonora. A secdo subsequente

sumariza a teoria utilizada para formular as condicdes de contorno passivas e ativas.
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3 REVISAO TEORICA

O fenbmeno do som em um fluido envolve variagdes temporais de densidade,
associadas a variacdes de pressdo, temperatura e posicdo das particulas do fluido. Quando
excitadas por uma fonte acusticas, tais particulas se propagam através de ondas longitudinais,
conhecidas como ondas sonoras. Em ambientes fechados, a exemplo dos habitaculos de veiculos,
as reflexfes das ondas sonoras acabam gerando ondas estacionérias, que fisicamente podem ser
descritas como fendémenos de ressonancia caracterizados por uma frequéncia natural, forma
modal e fator de amortecimento. Esses parametros sao intrinsecos e Unicos para cada recinto, e
compreendé-los € a chave para a modelagem numeérica de salas acusticas. Sendo assim, o
presente capitulo ird apresentar as bases tedricas para a representacdo em um modelo FE dos
elementos acusticos responsaveis tanto pela radiacdo quanto pelas reflexdes sonoras. O conjunto
de equacdes e conceitos aqui apresentados sera a base para que uma abordagem numérica
preditiva de fato seja capaz de descrever o comportamento modal do compartimento de

passageiros, a fim de se sintetizar o campo sonoro em posicdes de interesse da cavidade.

3.1 Conceitos fundamentais de acustica

3.1.1 Equacdo de onda para ondas livres

Como conceituam VER e BERANEK (2006), uma onda sonora ¢ qualquer distdrbio
gue se propaga em um meio elastico, com velocidade que depende das propriedades fisicas desse
meio. Este fendbmeno pode ser representado de forma conveniente pela conhecida equacgdo de
onda, cuja esséncia se baseia na dependéncia temporal e espacial da variacdo das quantidades
fisicas envolvidas. Segundo FAHY (2001) o fendmeno do som envolve a variacdo temporal da
densidade local do ambiente. Conforme apresenta ROQUE, o processo fisico em questdo pode
ser resumido nas seguintes etapas:

e O fluido se movimenta e isso aumenta a densidade;

e A mudanca de densidade provoca aumento da pressao;

e Asdiferencas de pressao geram deslocamento do fluido.
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Cada um desses trés processos sera considerado separadamente para o melhor
detalhamento da teoria quantitativa que sera desenvolvida. E necesséario salientar que todo o

raciocinio construido abaixo foi conceituado no material disponibilizado por ROQUE.

3.1.1.1 Relagéo entre densidade e presséo

Antes que uma onda sonora se propague em um dado meio material, esse se encontra
inicialmente em equilibrio, com valores de densidade e pressdao denotados por p, € P,
respectivamente. Contudo, mudancas na densidade provocam o aumento nao linear da pressao de

acordo com o ilustrado pela Figura 3.1.

() - Ponto de Equilibrio

Sp=p—
/F‘F‘F‘D

Inclinacio = (Z—P)

o

o

Po e

Figura 3.1: Relacgdo de densidade e presséo (adaptado de FAHY, 2001).

Ainda de acordo com FAHY (2001) as mudangas fracionais de densidade e pressdo
associadas aos limites toleraveis pelos seres-humanos sdo tdo pequenas que a nao linearidade da
relacdo tem efeitos despreziveis, de tal forma que a inclina¢do da curva indicada na figura acima
é suficiente para descrever o comportamento entre densidade e pressé@o no ponto de equilibrio.

Com efeito, pode-se escrever que:
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P= P+ 6P 3.1

em que:
e P éapressdo total,
e P, éapressao de equilibrio;
e &P éapressdo sonora, e
p= po+ 6p 3.2
em que:

e p éadensidade total;

e p, €adensidade de equilibrio;

e §p é o incremento de densidade devido a pressao sonora.

Visto que a pressao ¢é fungdo da densidade, ou seja, P = f(p), € plausivel manipular as
expressdes acima para formular que:

Py, + 8P = f(py + 6p). 3.3

Além disso, usando-se do fato de que &p é muito pequeno, a simplificacdo do lado direito da
Equacdo 3.3 ¢ realizada pela expansdo em série de Taylor em torno de p,, até a primeira ordem

em 8p. Isso resulta em:

dp 3.4
dp/,
Como P, = f(p,y) tem-se por fim que:
dP 3.5
5P = 8p (—) .
dp/,

A relacdo obtida mostra que a variacdo de densidade é proporcional a variagdo de

. . . . dp
pressdo, com constante de proporcionalidade igual a (d—p) .
0

3.1.1.2 Relacéo entre deslocamento e variacdo de densidade

Para a proxima relacéo, sera considerada a Figura 3.2 a seguir:
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u(x, t)

v

.l'\.

Maovo valume

" =
- F

Yolume ndo perturbado

r

x x+ Ax x+u(x,t) (x + Ax) +u(x+ Ax, t)

"l =
= r

u(x + Ax, t)

Figura 3.2: Movimento de um fluido perturbado por uma onda (adaptado de ROQUE).

Nela esta representado uma camada ndo perturbada de fluido na posicdo x. Apds a acdo de uma
onda no meio analisado no instante t, o deslocamento passa a ser u(x, t). Com isso, a camada de
fluido é deslocada para o ponto x + u(x,t). Foi considerado também a posicdo de uma camada
vizinha de fluido ndo perturbado, igual x + Ax, e sua nova localizagdo no instante t, igual a
(x + Ax) + u(x + Ax, t). Para o célculo dos volumes deslocados, foi definido que o fluido em
movimento esta confinado em um volume de area A. O volume inicial do meio antes de ser
perturbado pela acdo da onda é:

Vhp = A[(x + Ax) — x] = AAx. 3.6

Como a densidade do meio em equilibrio é igual a p,, a massa de fluido dentro de V,,, €:
m = poVyp = poAAx. 3.7
Essa massa de fluido depois de ser deslocada por uma onda, passa a ocupar um novo

volume Vj,, equacionado como:

Vp = A{[(x + Ax) + u(x + Ax, )] — [x + u(x, ]} 3.8
Apos manipulada, essa expressdo assume o formato indicado abaixo:
+ Ax,t) —u(x,t 3.9
v, = AAX{l + Iu(x 60— ul }
Ax
Ja que Ax é muito pequeno, a Equacéo 3.9 pode ser simplificada de tal modo que:
u(x + Ax,t) —u(x,t) Jdu(xt) 3.10
Ax To9x
E assim, combinando a Equacao 3.10 na Equacdo 3.9 é finalmente obtido que:
du(x, t 3.11
v, = AAX[I 2 )].
0x
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Posto que a massa do volume ndo perturbado deve ser igual a do volume perturbado,

uma vez que ndo houve perda de fluido durante o deslocamento, uma relag&o plausivel é descrita

como:
du(x, t) 3.12
= pAAx |1 .
m=p X[ + I
Igualando as Equac0es 3.7 e 3.12, tem-se que:
du(x, t) 3.13
Po=1p [1 |

Substituindo p por py+ O6p na Equacdo 3.13 e efetuando as manipulagdes
necessarias, a relacdo entre deslocamento e densidade € estabelecida e esta matematicamente

representada pela Equacéo 3.14.

Jo = du(x, t) 3 du(x, t) 3.14
p - pO aX p aX *

Contudo, ja que estdo sendo consideradas variagGes pequenas na densidade, o termo
de segunda ordem da expressdo acima, apaua(i't), pode ser desprezado, culminando na
simplificacdo da Equacao 3.14, indicada abaixo:

do = du(x, t) 3.15
p - pO ax *

3.1.1.3 Relacdo entre pressao e deslocamento

Conforme mencionado por FAHY (2001), gradientes de pressdo causam a aceleracdo
dos elementos de um fluido, o que ¢ essencial para o deslocamento de uma onda. Isso sugere que
a terceira relacdo almejada pode ser alcancada com base na Segunda Lei de Newton, que
relaciona movimento e forca. Para determinar a equacdo de movimento, primeiro devem ser

consideradas tanto a massa do fluido que se descola, matematicamente expressa pela Equacéao

~ . ~ 02 p
3.7, quanto a aceleracdo da mesma descrita pela expressao ?;‘. A forca F resultante é dada por:

0%u 3.16
F = mﬁ.
Para a determinacdo da forca acima descrita sera considerada a Figura 3.3 abaixo, que
representa um fluido se movimentando em um tubo cilindrico de &rea da se¢éo transversal igual a

A
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3 .' .
P(x,t) | I 4—|— P(x+ Ax,t)
e | | |

—

x x+Ax

Figura 3.3: Fluido em movimento em um tubo cilindrico (adaptado de ROQUE).

As forgas atuando sobre as faces da direita e da esquerda do cilindro s&o

respectivamente:

F. = AP(x,t),e 3.17
Fq = —AP(x + Ax, t). 3.18
A forca resultante é igual a soma das Equacgdes 3.17 e 3.18, o0 que corresponde a:
F=F.+ Fq =A[P(x,t) — P(x + Ax, t)]. 3.19
Como
6P~Hx0—P&+AxD 3.20
0x Ax ’
a Equacdo 3.19 pode ser expressa da seguinte maneira:
F= —AAXa—P. 321
0x
Uma vez que P = P, + &P, Equacgéo 3.1, a Equacéo 3.21 pode ser manipulada para expressar F
como sendo:
- _AAXO(SP). 3.22
X
Portanto, a Segunda Lei de Newton aplicada a massa m (Equagéo 3.16) é:
d%u d(6P) 3.23
Pogez = " Tox

Com isso, as trés relacBes que descrevem o comportamento das ondas planas estéo

completamente definidas pelas Equagdes 3.5, 3.15 e 3.23. Combinando essas trés expressoes e
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utilizando as manipulacdes matematicas necessarias, chega-se na equacdo de onda para ondas
livres, matematicamente representada pela Equagéao 3.24.

92(8P) 1 0%(8P)

9x2 cz o9tz ' 324

em que c é a velocidade de propagacdo do som no fluido, igual a (Z_l;) .
0

A Equacdo 3.24 foi derivada para uma onda propagando em uma Unica dimensao.

2

Para trés dimensbes, KLEINER e TICHY (2014) apontam que 0 termo % deve ser substituido

pelo operador de Laplace A para um sistema de coordenadas desejado. Sendo assim, para

coordenadas cartesianas o operador A tem a seguinte forma:

d%(8P) 0%(8P) 0%(8P)
ox2 * dy? + 0z%

Substituindo-o0 na Equacdo 3.24 resulta na equacéo de onda para ondas livres em trés dimensdes,

A(SP) = 3.25

igual ao apresentado abaixo:

1 9%(5P)
=

A(SP) = 7 o2 3.26

3.1.2 Equacdo de onda para ondas forcadas

O tdpico anterior apresentou os aspectos fisicos e matematicos da conhecida equacéo
de onda para ondas livres. Nele foi abordada a interacdo de forcas e a propagacdo de flutuacdes
da densidade no campo sonoro através das propriedades elésticas do meio. Para ondas forgadas,
no entanto, deve ser analisado como flutuacbes sdo externamente geradas. De acordo com
KLEINER e TICHY (2014), elas podem ser advindas de forcas externas, injecdo adicional de
massa, ou outras causas que agem no meio. De qualquer forma, a fonte deve agir
permanentemente no tempo for¢ando a a¢do das ondas.

Para incluir o efeito de uma fonte, um alto-falante por exemplo, a equacdo da
continuidade, Equacéo 3.15, tem de ser acrescida do termo p,Q, que expressa a geracao de massa

por velocidade de volume Q. Ap0s as devidas modificacOes € obtido que:

a(8P)
at

podiv(u) = — + poQ, 3.27

. 92 0%uy = 92
em que div(u) = auX + =L+

Uz
x2 dy? )

72
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Além disso, na relacdo entre pressao e deslocamento que faz referéncia a equacdo de Euler
(Equacéo 3.23) o termo u € isolado e substituido na Equacdo 3.26, e isso resulta na equacao de
onda para ondas forgadas, Equacgéo 3.28.

1 9%(8P) B dqQ 3.28
2 gz Phr
O lado direito da expressdo acima representa a velocidade de volume da fonte, o que

A(8P) —

é aplicado nas que apresentam superficies vibrantes.

3.1.3 Solucbes da equacdo de onda

A equacdo de onda deduzida anteriormente é classificada como uma equacdo
diferencial parcial de segunda ordem. Portanto, pelo principio de d’Alembert a solu¢do para tais
expressdes devem conter a variavel (x — ct) e/ou (x + ct). Portanto, a pressdo sonora pode ser
formulada como:

SP(x,t) = F(x — ct) + G(x + ct) 3.29
Mas conforme explica FAHY (2001), a forma matematica mais conveniente para expressar a
solucdo acima é através da representacao exponencial complexa. KINSLER et al. (2000) também
apresentam a solucdo de pressdo para uma onda harménica livre exponencialmente

SP(x,t) = Fel(@t=K3) 4 Gel(@tky) 3.30
e a velocidade de particula

v(xt) = (F/poc)e ™% + (G/poc)el @) 3.31

em que:

e  éavelocidade angular;

e k& ondmero de onda;

e A funcdo F representa a onda sonora se propagando na dire¢do +x;

e A funcéo G representa a onda sonora se propagando na dire¢do - x.
Ainda seguindo a convencdo de KINSLER et al. (2000), o subscrito “+” € utilizado

¢ 9

para designar a onda se deslocando na dire¢do positiva, enquanto que o para ondas se
deslocando na direcdo negativa. Em vista disso, pode-se escrever que:
8P(x,t), = Fel(@t=k9 o 3.32

SP(x,t)_ = Gel(@tHk0), 3.33

21



Para uma direcdo arbitraria, a Equacdo 3.30 torna-se:
8P(x,t) = Fel(@t-kax-kyy=kzz) 3.34
Ao substituir essa solucdo na Equacdo 2.26 tem-se que a mesma so € aceitavel se
(w/c)* = ki +kj + k2. 3.35
Por definicdo, o vetor de propagacao Ké
k = k& +k,9+k,2, 3.36
o qual tem magnitude w/c e um vetor posicdo T, igual a
r =xX+yy+ 272 3.37
Dessa forma, uma representacdo alternativa para a solucdo da equacdo de onda levando em
consideracao o disposto acima é dado como:

SP(x,t) = Fel(@t—KP) 3.38

3.1.4 Niveis sonoros

A taxa de pressdo sonora entre 0 som de menor amplitude que podemos
escutar e o de maior, que pode inclusive causar dor, € extremamente alta e
dependendo da frequéncia pode alcancgar a ordem de aproximadamente 101°. Sendo
assim, é mais conveniente expressar a maioria das quantidades acusticas como uma
taxa em escala logaritmica entre a quantidade descrita e uma quantidade de referéncia
(KLEINER e TICHY, 2014, traducdo nossa).
A intensidade sonora, I, que é a energia sonora por unidade de area que é propagada
em uma onda plana, é expressa em decibel (dB) como nivel de intensidade L;, utilizando a
referéncia padréo I, = 10~12 W/m?, conforme mostra a Equacédo 3.39.

1
L, = 10log (1_) 3.39
0

Como I = 8P2/p,c, a expressdo para 0 NPS Lp pode ser inferida manipulando a Equacéo 3.39,

de forma que:

oP
Lp =20 lOg (ﬁ) 3.40
0

em que:

e 8P, é a pressdo sonora no limiar da audibilidade, igual a 2.107° Pa.
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Ja a poténcia total dissipada por uma fonte, W, é representada pelo nivel de energia Ly, usando o

valor de referéncia Wy, igual a 10712 W, o que resulta em:

W
0

3.1.5 Fontes sonoras

O estudo de fontes idealizadas é til para a modelagem de fontes reais, a exemplo dos
alto-falantes eletrodindmicos que serdo estudados nesse trabalho. Para criar uma base teérica util
para 0 melhor entendimento desses transdutores, esse subcapitulo ira investigar as relacGes
matematicas que retratam a radiacdo sonora de algumas fontes ideais, tais como a esfera pulsante,

0 monopolo acustico e o pistdo circular em um “baffle infinito”.
3.1.5.1 Esfera pulsante e monopolo acustico

Uma das fontes ideais mais simples de ser analisada € a esfera pulsante, muito
embora ela seja dificil de ser implementada na pratica. Por meio de sua simetria rotacional ela
pode ser tratada como um problema em uma unica dimensdo com apenas uma ordenada radial R.
De acordo com Beranek e Mellow (2012), uma esfera pulsante é essencialmente uma esfera com
raio harmonicamente oscilante, cujo campo de pressdo é dado pela Equacdo 3.42 (o sobrescrito

“~” sera utilizado para representar uma variavel no dominio da frequéncia).

5 g 242
8P(r) = ]kPoCQ4—mD :

em que:
e R éoraio da fonte;
e SP(r) é 0 campo de pressdo sonora;
e Q representa a velocidade de volume, que por usa vez é igual ao produto da

velocidade superficial da esfera pela sua area, ou seja, 4TR?¥,;

e D é uma funcdo de direcionalidade, igual a

1+jkR’
A velocidade de particula no campo sonoro, ¥(r), é obtida substituindo-se a Equacdo 3.42 na

Equacao 3.23, de modo que:
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_ —jk(r-R)
¥(r) =1+ jkr)QWD, 3.43

e a impedancia de radiacdo Z, é calculada dividindo-se a pressdo em r = R (Equacédo 3.42) pela
velocidade na superficie da fonte, ¥,, ou seja:
_ 8P(») jkR

7y = = PoC

—_— 3.44
Vo 1+ jkR

Fazendo-se o raio R da esfera pulsante tender a zero as equacfes que descrevem a
velocidade e a pressdo sonora de um monopolo acustico sdo encontradas. Essa condicdo é
verdadeira em andlises em baixas frequéncias, em que o raio da esfera pulsante € muito menor
que o comprimento de onda radiado. Com isso, fazendo-se R — 0 nas Equagdes 3.42 e 3.43

chega-se nas seguintes expressdes para um monopolo acustico:

—jkr
B(r) = ikoncO — 3.45
—jkr 3.46
7(r) = (1 +jkn)Q—. 4
70 = (L +k0q;—

3.1.5.2 Pistao circular em um “baffle infinito”

A fonte planar ideal mais simples é um pistdo circular oscilante montado em um
“baffle infinito”, que tem de ser considerado rigido para que todos seus elementos superficiais
vibrem em fase e sejam independentes das cargas acusticas ou mecanicas ao qual ele esta
submetido. Como apontam BERANEK e MELLOW (2012), o termo “baffle infinito” se refere a
um plano rigido infinitamente extenso que rodeia o pistdo. Tal modelo é especialmente util na
modelagem de alto-falantes eletrodinamicos posicionados proximos ou em uma parede, e é valido
enquanto o diafragma desses transdutores estiver em seu primeiro modo de vibrar. A limitagéo
dessa representagdo, contudo, esta no fato dela ndo levar em conta as reflexdes nos contornos de
um recinto finito real. Além disso, 0s espagos antes e apos a superficie de radiacdo sdo abertos,
de forma que os efeitos de carga no interior de ambientes fechados reais, tais como compliancia
acustica, ondas estacionarias, absorcdo e vibracao das paredes, séo ignorados pelo modelo.

A fim de se estabelecer as equagdes para a radiagcdo sonora dessa representacéo, a

Figura 3.4 sera utilizada. Nela esta representado um pistéo circular rigido de velocidade v, que
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3.2 Acustica de salas

Um habitaculo veicular nada mais € do que um compartimento fechado destinado ao
condutor e aos ocupantes de veiculos. Em acustica esse ambiente faz parte da categoria salas
pequenas, que é definida por KLEINER e TICHY (2014) como pequenos espacos fechados nos
quais as ressonancias individuais devem ser levadas em consideragdo em baixas frequéncias. E
sdo justamente as ressonancias, comumente chamadas de modos acusticos, que necessitam de ser
compreendidas fisicamente e entdo avaliadas quando o intuito é criar uma representacdo
numérica pertinente do campo sonoro em tais ambientes. Com base nisso, 0 intuito desse
subcapitulo serd o de construir uma base tedrica para a compreensao de como 0s materiais e as
caracteristicas geomeétricas de salas pequenas influenciam na construcdo da resposta acustica no
interior desses recintos, conhecimento tal fundamental para a etapa préatica desse trabalho, que é a

criacdo de um modelo numérico para a caracterizacdo de sistemas de som automotivo.

3.2.1 Modos proprios de uma sala

Os gases no interior de recintos fechados se comportam de acordo com 0 mesmo
principio fisico de corpos so6lidos. Ap6s um impulso excitar as ondas sonoras, elas irdo existir
apenas em determinadas frequéncias e frentes de onda, que dependem do formato da sala,
propriedades acusticas das paredes, amortecimento, etc. Em salas pequenas, a exemplo do
habitaculo veicular que sera considerado, esse fendmeno é particularmente importante em baixas
frequéncias, ja que nessa condicdo os modos séo bastante espacados. Portanto, antes de submeter
tais ambientes as excitacOes forcadas a formacdo de ondas livres deve ser examinada. A fim de
facilitar a compreensdo da formacdo de ondas estaciondrias, serd considerado um modelo
idealizado de sala, com paredes rigidas e perfeitamente paralelas, Figura 3.5. Deve-se assumir
que essa sala se estende de x =0 a x = Ly na direcdox, de y =0 ay = L, na direcdo y e de
z=0az= L,nadirecdo z.

O ponto de partida para a representacdo tedrica do campo sonoro em uma sala € a
conhecida equagdo de onda, Equacdo 3.26, que sera usada nesse contexto em uma forma
independente do tempo, conhecida como Equacao de Helmholtz, conforme se vé abaixo.

A(SP) + k%8P = 0. 3.51
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Em coordenadas cartesianas, a Equagdo 3.51 é escrita como:
d%(8P) 0%(8P) 0%(8P
(8P) N (8P) N (8P)

%2 ay? 372 + k%8P = 0. 3.52

e

X

Figura 3.5: Dimensdes de uma sala retangular (autor, 2018).

Conforme explica KUTTRUFF (2009) a variavel 6P presente na Equacdo 3.51 pode

ser decomposta em trés fatores, de acordo com a Equagéo 3.52:
O6P(x,y,z) = 6P;(x).6P,(y)6P;(z), 3.53
0s quais dependem apenas de x y e z respectivamente. Se esse produto € inserido na Equacao

3.52, sdo obtidas trés equacdes diferenciais, Equacdes 3.54 a 3.56

d?(8P.

éle) + k28P, = 0, 3.54
d2 (8P,

(gyj) + k26P, = 0,e 3.55
d2 (8P

5223) + k28P; = 0 3.56

nas quais 6P;, 6P, e 6P; devem satisfazer a Equacdo de Helmholtz junto com as condicGes de

contorno estabelecidas para a sala em questdo. Como foi dito anteriormente o recinto analisado é
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composto de paredes rigidas, que dessa forma ndo tém velocidade normal em suas superficies.
Usando como exemplo a componente 8§P; tem-se pela afirmacéo anterior que
d(6P,)
dx
condicdo essa analoga as componentes . 8P, e 8P;. As constantes introduzidas, ky, k, € k, se

=0parax=0ex = Ly, 3.57

relacionam da seguinte maneira:
ki + kg +kZ = k2, 3.58
Ainda utilizando como exemplo &P, a Equagéo 3.54 tem a seguinte solucéo geral:
6P, (x) = A, cos(kyx) + B; sen(kyx), 3.59

que é satisfeita para a condicdo de contorno indicada pela Equacdo 3.57 apenas para 0s seguintes

valores de k:
Ny T
k. =

x =T 3.60

_ oy
ky, = L, , 3.61

k= n,T
zZ LZ ) 362

em que ny, ny € n, sdo nimeros interiorc positivos.

Inserindo esses valores na Equacdo 3.58 chega-se nos alto-valores da equacdo da
onda:

n 2 n 2 n 2 1/2
X y z

As trés alto-funcdes associadas a esses trés alto-valores sdo obtidas pela multiplicacdo das trés
fungbes cossenos, Equacao 3.64, que conforme indica KUTTRUFF (2009) cada qual representa a
dependéncia da pressdo em um unico sistema de coordenadas.

N, TIX n, T n,mnz
6Py non (X,y,2) = Ccos( X )cos 'y cos( z ), 3.64
X y VA LX Ly

em que C é uma constante arbitraria.
A Figura 3.6 abaixo mostra a distribuicdo de pressao em uma sala retangular a
exemplo da representada pela Figura 3.5, em uma sec¢do do plano xy para trés modos, cada um

dos quais com valores caracteristicos de ny, ny e n,.
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Figura 3.6: Distribuicdo de presséo sonora em diferentes regides de uma sec¢do de uma sala
retangular. Os diferentes numeros na imagem indicam a amplitude relativa da pressao sonora
(adaptado de KLEINER e TICHY, 2014).

Uma forma de representar a frequéncia em que as ressonancias ocorrem €

modificando a Equacéo 3.63, de maneira que:
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3.2.2 Absorcdo sonora e impedancia acustica

Quando o intuito é modelar o campo sonoro em salas acusticas, 0s mecanismos de
perdas devem ser devidamente entendidos e considerados. De modo geral, eles se traduzem pela
reducdo de energia das ondas sonoras quando elas s&o refletidas pelos limites do recinto, ou
mesmo durante a propagacdo do som pelo ar. Por consequéncia, 0s mecanismos de perdas
influenciam a intensidade da onda incidente, assim como todas as componentes refletidas da
mesma, ou seja, todas as propriedades acusticas do ambiente que esta sendo modelado.

Quanto as perdas causadas pela propagagdo livre das ondas sonoras pelo meio,
KUTTRUFF (2009) diz que a atenuacdo nesse caso € importante apenas para salas de grandes
dimensbes e quando se esta avaliando altas frequéncias. De maneira analoga, KLEINER e
TICHY (2014) salientam gue em salas pequenas o amortecimento interno pode ser negligenciado,
ja que as perdas pela propagacdo no ar sao bem menores que qualquer outra perda. Sendo assim,
para modelar um ambiente acUstico é necessario entender o processo fisico de absorcdo de

energia quando uma onda incidente é refletida pelos contornos do mesmo.

3.2.2.1 Quantidades fundamentais

A diminuicdo de energia de uma onda é frequentemente gerada pela
conversdo parcial de um movimento molecular organizado em um movimento
aleatdrio no qual calor € gerado. Esse movimento ocorre nas camadas de contorno nas
quais a onda sonora toca uma superficie solida (KLEINER e TICHY, 2014, tradugédo
nossa).

A grandeza fisica que representa a queda de energia, mencionada pelos autores,
durante o processo de reflexdo da onda sonora em superficies absorvedoras planas é o coeficiente
a, definido como a taxa de energia sonora absorvida Wy, pela taxa de energia sonora incidente

Wiy, OU seja:

30



Wabs 3.66
Winc.

As superficies absorvedoras também refletem uma parcela da onda incidente, o que é
expresso pelo fator de reflexdo R. Ele é caracterizado pela taxa complexa entre a pressdo
incidente 6P, e a refletida 6P..q. A relacdo entre a e R esta indicada pela Equacdo 3.67.

2 3.67

oP,
refl -1— |R|2.

Spinc
Ja a energia absorvida total, frequentemente chamada de area absorcdo A, é igual a area do

a=1

absorvedor S pelo coeficiente a, conforme mostra a Equagéo 3.68.
A=S.a. 3.68
Outra forma conveniente de se expressar a absor¢do sonora € por meio da impedancia
Z da superficie absorvedora. Ela deve ser considerada tendo uma parte real e uma parte
imaginaria, conforme indica a Equacéo 3.69
1 7 LE _ Re(Z) + jIm(Z) 3.69

7 = — =

B PoC PoCV PoC

em que:
e 7 éaimpedancia acustica especifica;
e zéaimpedancia acustica normalizada para a impedancia do ar pyc.
O coeficiente de reflexdo se relaciona & impedancia aclstica de superficie pela seguinte
expresséo:

Z-1
R= o 3.70
7+ 7y

em que:
* Zo = poC.
E o coeficiente a pode ser representado como:

4Re(Z)Z, 3.71
[Re(Z) + Zo]? + [Im(Z)]*

As Equagdes 3.70 e 3.71 séo aplicaveis para as incidéncias sonoras normais ao

absorvedor. Contudo, se a onda sonora plana incide com um angulo 6 em relacdo a direcéo
normal do absorvedor, Figura 3.7, a componente normal da velocidade de particula deve ser

multiplicada por cos(6), de modo que:
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Zcos(0) — Z, 3.72
Zcos(0) + Z, €

4Re(Z cos(0))Z, 3.73
[Re(Z cos(B)) + Zy]? + [Im(Z cos(0))]?

R(0) =

a(f) =

O coeficiente de absorcdo também pode ser formulado para uma incidéncia aleatoria,
em que as ondas sonoras atingem o absorvedor em todas as diregdes com mesma intensidade. Na
pratica esse coeficiente, aqui chamado de ag, pode ser calculado pelo tempo de reverberacéo,
cuja definicdo é o tempo Tg, para que a densidade de energia do som decaia para um milionésimo
do seu valor original, ou seja, 60 dB. Assim, através da equacdo de Sabine o coeficiente ag pode

ser encontrado pela relagdo que indica a Equacgéo 3.74.

ag = 0,161 % 3.74
em que:
e T, € 0tempo de decaimento para uma diminuicdo do NPS de 60 dB;
e Vi é 0volume da sala;

e 0,161 é uma constante que se aplica ao ar a temperatura igual a 20 °C.

“Nonlocally
Reacting”™

Material Poroso

Onda
Refletida

Onda
Incidente

L
1
b
i
I
1
Y
1%
1
L
1 ¢ o
L <—— Parede Rigida
1

1

“Locally
Reacting”

Figura 3.7: Propagagdo local e ndo local da onda sonora em um material acusticamente
absorvedor (adaptado de KLEINER e TICHY, 2014).

Como se vé na Figura 3.7 existem duas defini¢cdes de condigOes de contorno passivas:

as “locally reacting” e as “nonlocally reacting”, que estdo associadas a dire¢do de propagacdo da
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onda sonora em um material em relacdo a direcdo normal a sua superficie. Sendo assim,
assumindo que a onda sonora sO pode se propagar na dire¢cdo normal em relacdo a superficie do
material, 0 comportamento acustico de tal fronteira pode ser descrito unicamente por Z, e entdo
ele é independente das ondas incidentes. Conforme mostra MECHEL (1989), tais contornos séo
chamados de “locally reacting”, uma vez que a velocidade normal em um ponto qualquer desse
contorno depende apenas da pressao sonora nesse mesmo ponto, e € independente da distribuicao
de presséo nos pontos adjacentes.

Embora essa condi¢do seja valida para materiais em habitaculo, ela ndo se aplica a
painéis metalicos, como é o caso dos que estdo em contato com o ar do compartimento de
passageiros de veiculos. Essas condigdes de contorno sdo consideradas “nonlocally reacting”, ja
que seus elementos adjacentes estdo acoplados por suas rigidezes e flexdes. Contudo para esse
trabalho a impedancia Z sera utilizada para modelar as condi¢cGes de contorno passivas dos
materiais porosos e pecas plasticas no interior da cavidade do veiculo analisado, uma vez que 0s
possiveis acoplamentos causados pelas vibracGes dos componentes estruturais do veiculo com o

ar no interior do habitaculo serdo negligenciados, tendo em vista a simplificacdo do modelo FE.

3.2.2.2 Medicéo da impedancia especifica em um tubo de impedéancia

Pela publicacdo de BRANDAO, LENZI e PAUL (2015), é possivel ver que existem
um grande nuimero de técnicas que podem ser utilizadas quando o interesse é quantificar o
comportamento acustico de materiais. Contudo, muitas vezes a determinacdo experimental de
propriedades absorvedoras é realizada em um tubo de ondas estacionérias, ja que essa técnica
trata de um problema matematico em uma Unica dimensdo. Para entender como essa medicao é

feita, sera considerada a Figura 3.8 abaixo.

6P| |l x

AL LLLLLLLL Lz
|6Pmax|

N

A TS

LLLLLLLLLLLL LTI T T T T T T T LT LT T T T T T T T LT AV vz

Figura 3.8: Tubo de impedancia com uma amostra posicionada em uma de suas extremidades
(adaptado de KI1M, 2010).
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Nela é assumida que uma amostra esti posicionada em uma das extremidades do
tubo, em uma terminacdo rigida, com um alto-falante do lado oposto para insonificar o corpo de
prova. Como explica KIM (2010), quando um harménico é produzido pela fonte, a pressao
sonora atinge um estado estacionario pela superposicdo da onda incidente 6P,. e da onda
refletida 6P..q. Em outras palavras o som medido em x € dado por:

SP(x) = 6P (%) + 8Pen(x) 3.75
em que:

o 8P (x) = 8Pe kX

o 8P.s(x) = R8Pe** (ver Equacio 3.70).

A velocidade de particula da onda incidente e refletida séo respectivamente v;,.(x) e
vrer(X). Representando essa variavel em termos da impedancia acustica especifica chega-se na
Equacdo 3.76 para a velocidade total no regime estacionario.

V() = 8P (x) e TKx N 8Preﬂ(x)e"jkx. 376
PoC€ PoC

Combinando as equacdes 3.75 e 3.76 € encontrada a impedancia acustica especifica, também

conhecida como impedancia acustica de superficie, para qualquer posicdo x do tubo, o que pode
ser visto pela Equacéo 3.77.

8Pe 1< + REPeli™ 14 Rel%elk
Z(x) = poc . — =7, S 3.77
§Pe~ikx — R§Pelkx 1 — Rel%¢lkx

A impedancia especifica do corpo de prova é encontrada fazendo-se x da equacdo acima igual a

zero, ou seja:

1+R

3.2.3 Ondas forcadas em uma sala

Como ja foi explicado anteriormente, ondas sonoras livres em um recinto sdo
constituidas de modos, ou seja, ondas estacionarias que so existem em certas frequéncias. Se uma
fonte for posicionada em um determinado ponto de uma sala, ondas sonoras serdo forcadas pelo
volume de ar através da excitacdo desses modos. No capitulo “Equacdo de onda para ondas
for¢adas” foi abordado a formulagdo matematica que resultou na equacédo diferencial para ondas

planas forcadas por uma fonte de velocidade de volume Q (ver Equacgdo 3.28). Essa mesma
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equacdo pode ser representada no dominio da frequéncia, Equagéo 3.79, para a condigdo em que
se considera uma fonte harménica cuja fungio de velocidade de volume é q(r,,t) = q(rp)el.
ASP(r) + k28P(r) = —jwpeq(ry), 3.79

em que:

e 1 éacoordenada do campo em que a pressao sonora € calculada;

e 1, € aposicdo no espaco da fonte sonora.

A solucdo da Equacdo 3.78 € apresentada por KLEINER e TICHY (2014) assim
como mostra a Equacdo 3.80, e representa a pressdo ASP(r) em uma sala com paredes rigidas na

qual esta posicionado um monopolo de velocidade de volume Q, localizado no ponto .

. Q N Yn (T)Pn(r)
ASP(T, k) = —]kpvaNzom, 3.80

em que:
e Ky € 0numero de onda do modo N;
e k& 0 ndmero de onda da fonte;
o Y (1y) é aautofuncdo avaliada no ponto ry;
e n(r) € aautofuncdo avaliada no ponto r;

e Véovolumedasala;

¢ Ay € uma constante, de tal forma que VAy = [ff,, Wn(r)?dV.

Quanto ao efeito do amortecimento, os autores dizem que ele pode ser visualizada
pela relagdo k? — k%, indicada na Equacéo 3.80. Se o valor numérico de k for se aproximando de
ky, @ pressdo sonora vai aumentando e a transmissdo sonora tem entdo um pico, em especial nas
baixas frequéncias, situacdo essa em que 0os modos sdo bastante separados. O valor complexo de

ky pode ser expresso como:

wy Oy
Ky = — 4+ j— 3.81
N c +) c

em que:
e wy ¢éafrequéncia angular no modo N;
e Oy € o fator de amortecimento no modo N.

Entdo, o termo no denominador da Equacdo 3.79 torna-se:
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w2 . wy Oy 5N2
=i = k2 - () g NN () 3.82
N (c) ]c c C

Se 0 amortecimento, expresso por 5y /c, € pequeno, o termo a direita da equacdo acima pode ser

negligenciado, de modo que a Equacéo 3.80 torna-se:

ASP(r, k) = —]kpoc—z wN(r‘))LpN(r) 3.83

= A (k2 — K& — j2ky 8N)

A Equacdo 3.83 fornece a informacédo da condicdo de estado estacionario e permite a
analise da transmissdo do som de uma fonte pontual para uma posicdo de escuta. JA que a
resposta de um unico modo varia de ponto para ponto em uma sala, a resposta total sera diferente
de maneira similar, e sera igual a soma dos modos excitados pela fonte na posicéo r,, avaliada na
posicdo de interesse r. A Figura 3.9 mostra um esquematico de uma resposta em frequéncia

constituida pela participacdo modal em baixa frequéncia.

NPS |

Resposta da sala

Modos individuais

Iy

@100 ¥,0 @ ©o0,1

-

Frequéncia

Frequéncia
de interesse

Figura 3.9: Contribuicdo modal para a resposta acustica de uma sala (adaptado de KLEINER e
TICHY, 2014).

Por fim, analisando a Equagdo 3.82 é possivel identificar matematicamente tudo
aquilo que foi verificado pelos trabalhos e publicagcdes citados no capitulo “Revisdo
Bibliografica”. A radiagdo sonora em uma sala acustica dependente basicamente da fonte de
radiacdo, sua forca (Q) e localizagbes (r,), das propriedades construtivas da sala (Yy(rp) €
Y (), e da absorcdo sonora (8y/c).
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3.3 Teoria basica de alto-falantes eletrodinamicos

Como conceituam BERANEK e MELLOW (2012), um alto-falante eletrodindmico é
um transdutor eletromagnético capaz de converter energia elétrica em som. Os autores
evidenciam que existem dois tipos bésicos de alto-falantes: aqueles em que uma superficie
vibrante, também chamada de diafragma, radia som diretamente no ar, e aqueles em que uma
corneta é colocada entre o diafragma e o ar. O radiador direto é o mais utilizado em sistemas de
entretenimento, a exemplo dos sistemas de som veiculares, e 0s componentes de uma unidade
tipica estdo identificados na Figura 3.10.

. Cone (diafragma)

. Calota

. Bobina

. Peca polar

. Anel

. Im& permanente

. Carcaca

. Suspensdo

. Aranha

0. Coneccdes elétricas

Figura 3.10: Componentes de um alto-falante (adaptado de BERANEK e MELLOW, 2012).

O diafragma (1) é um cone feito de material leve e relativamente rigido. No centro
desse transdutor encontra-se uma calota (2), que protege a bobina (3) de poeira metalica que pode
ser atraida a esse elemento em razdo da forca eletromagnética. Essa bobina fica localizada no
centro da peca polar (4) e anel (5), que juntos formam um caminho para que o fluxo
eletromagnético flua, gerado por um ima permanente (6), que é fixo em sua posicéo pela carcaca

(7). O diafragma é fixo em um aro pela suspensao (8), e proximo a bobina pela aranha (9).

37



3.3.1 Circuito eletroacustico

Para caracterizar a resposta acustica de alto-falantes eletrodindmicos, BERANEK e
MELLOW (2012) empregam uma analogia eletroacustica que descreve a dinamica desses
componentes. Porém, antes de apresentar o diagrama de circuito sugerido pelos autores, serdo
identificados os varios elementos envolvidos.

A bobina possui indutancia e resisténcia, que aqui serdo chamados de Lg e Rg
respectivamente. O diafragma e os terminais elétricos da bobina tem uma massa total Myp. Para
questBes de simplificacdo ndo serad desconsiderada nesse total a massa de ar deslocado, uma vez
que seu valor é pequeno comparado aos outros dois. O diafragma é montado em uma suspensao
flexivel, cujo efeito total sera representado por uma complidncia mecanica Cyg € uma resisténcia
mecanica Rys. Ambos os lados do diafragma do alto-falante radiam som atraves do ar, e essa
radiacdo serd representada por uma impedancia mecanica de radiacdo Zyg = Ryr + jXMr-

A Figura 3.11 abaixo mostra a representacdo pela analogia de impedancia de um
circuito que contém os componentes elétricos de um alto-falante eletrodindmico, assim como

seus elementos mecanicos e acusticos convertidos em analogias elétricas. Nela, os simbolos e, e
R, sdo respectivamente a tensdo e a resisténcia elétrica do amplificador, f. é a forca agindo no

cone, fx € a forca de radiac&o, ii. é a velocidade do cone e Bl é o fator de forca da bobina.

Radiacao
Elétrico Mecanico acustica
A A A
a Y Y \
1‘/.
B’
i Myp Rys Cus
w—J—o
s i 2Ry
eBl 4 @ Bl T, . T -
(R.+R,) + joL,) R +R, |’ T Mok

Figura 3.11: Circuito de analogia de impedancia com quantidades elétricas representando o lado
mecéanico do circuito (adaptado de BERANEK e MELLOW, 2012).
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O circuito acima pode ser resolvido para a velocidade do cone {i., 0 que resulta em:

) ( BI > 1
R, +R (BD) . 1

g E —7 —_—

Rg ¥ RE + RMS + ](.OMMD + jCMS

3.84

Integrando a Equacdo 3.84 e fazendo as devidas simplificacdes, a seguinte expressao é obtida

para a aceleracdo do cone a,:

_ 2mf, / —(f/£)? \

d. = e
¢~ BlQgs g\1_<1)2+L£/
fs QTst

)

em que:

, A = n . ~ . 1 1
o f, éafrequéncia de ressonancia da suspensao, igual a — ;
21 4| MMDCMms

‘ f ra - . Rs+R M
e Qgs é o fator de qualidade elétrica, igual a —£—= /%SD

(BI)2 4/ C
r - - 1 Mwmp
e Qs é o fator de qualidade total, igual a e .
Rys+o—— \ CMs
MSTRg+R
gTRE

3.3.2 Pardmetros de Thiele-Small

3.85

Como mostra SMALL (1972), existem seis parametros basicos que descrevem

completamente o comportamento em baixa frequéncia de alto-falantes eletrodindmicos. Esses

parametros ficaram conhecidos como parametros de Thiele-Small, e sdo: Rg, Qgs, Qums. fs, Sp €

Vas. Alguns deles ja foram discutidos anteriormente, a exce¢do de Qus, que é o fator de

qualidade mecénica, Sp que é a area do diafragma, e V,5 que é o volume equivalente da

suspensdo. Com esses seis parametros é possivel fornecer ao circuito representado pela Figura

3.11 todos os valores necessarios para encontrar a aceleracdo do diafragma. As Equactes 3.86,

3.87, 3.88 e 3.89 mostram como séo calculados os elementos do circuito em questdo com base

nos parametros de Thiele-Small.

Vas
Cvs =———
SDZPOC2
M _ 1
MP T (2mfg)2Cys

3.86

3.87
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. 1 Mo 3.88
"> ™ Qus [ Cus
o Rg 3.89
21fsQEsCyps .

3.4 Método dos Elementos Finitos

Para o calculo de func@es de transferéncia, KLEINER e TICHY (2014) afirmam que
software baseado em FEM, BEM ou FDTD pode ser utilizado. Esses métodos sdo atrativos para a
solucdo de equacdes diferenciais parciais devido a precisdo dos mesmos e devido a capacidade de
resolverem o campo sonoro para diferentes formas geométricas de salas, e propriedades de
superficie. Contudo, conforme explicam os autores, apenas software que implementa 0 método
dos elementos finitos tem tornado-se comercialmente viavel para aplicacdes praticas em salas
acusticas.

A ideia fundamental do FEM é o de dividir um sistema com formas e condicGes de
contorno complexas em elementos discretizados, faceis de serem tratados por um computador
digital. Dessa forma, a pressdo sonora em um ponto arbitrario em um elemento é interpolada
usando os potenciais de pontos discretizados (nds) multiplicados por uma fungéo de interpolacao.
Como explica SAKUMA e SAKAMOTO (2014), para um campo tridimensional Q com
distribuicéo de presséo 6P(x,y,z), Figura 3.12, a energia cinética T e potencial U do som em uma

frequéncia angular w € igual a:

11
T== > | (V8P.V&P)dV, 3.90
2 pow
Q
11
U== 8P24v. 3.91
2 p0C2 f

40



Qlx, v. z)
5P(x, v, 2)

9

Figura 3.12: Campo sonoro tridimensional Q (adaptado de SAKUMA e SAKAMT, 2014).

Além disso, o trabalho realizado por uma forca externa W em uma area da superficie

I" é obtido por:

W= f u, 8PdS, 3.92
r
em que:

e u, representa a velocidade normal em I'.
A energia total do sistema, II, torna-se ento:
M=U-T-W, 3.93
e baseado no principio do minimo potencial de energia é possivel calcular o campo sonoro.
Agora, dividindo o campo sonoro © em um ndmero finito de elementos, a pressdo
sonora 8P(x,y,z) em um ponto arbitrério Q(x,y,z) de um Unico elemento "e" pode ser calculado
atraves da seguinte equacao:
8P(x,v,z) = Yn(xy,2)T6P,, 3.94
em que:
e Yn(xy,2) € umafuncdo de forma, e
e P, é 0 vetor de pressdo nodal.

Com a relacdo matematica acima, as Equacdes 3.90, 3.91 e 3.92 podem ser reescritas como:
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11 aunTSP.\"  (aun TSP\ /ounTSP.\
T=Z = f Oy OFc) (O OFc) | (OWn OFe) ) ) 3.95
2 pow? ox dy 0z
e Q

1 1
_ T T
U= Z 5 f (Unn")dv 8P, |, 3.96
e Q
W= Z 8P, "u,, f PndsS |, 3.97
e Te
e assim a Equacédo 3.93 pode ser reescrita para cada elemento da malha discretizada.

1 T 1 T T

He = mﬁpe KeSPe - ESPQ Me8Pe - SPe unWe. 3.98

Nessa equacao, as matrizes K., M, e W, séo respectivamente:

_ [OWnOUN  OYNOPN' | 0PN OYN

_ av, 3.99
€ ox 6X+6y 6y+6z 0z
e
1 T
Me = C_ZJ lIJNlIJN dV,e 3.100
e
W, = f Yy dS. 3.101
e

A energia total do sistema IT do campo Q € igual a soma da energia de todos 0s
elementos. Pelo principio da energia potencial minima, 611 = 0, é possivel derivar a equacédo do
movimento para as matrizes globais, K, M e W como:

(K — w*M)8P = pyw?u,W. 3.102

Quando Q contém uma parede com propriedades dissipativas T'’, que possui uma
impedancia nominal Z,,, a Equacédo 3.102 pode ser modificada de forma que:

(K + jwC — w*M)SP = pow?u,W. 3.103
Nessa equacdo C representa a matriz global de dissipacdo que é construida utilizando os
elementos de dissipacdo C. em Q. A matriz C. para 0 elemento em Q com propriedades

dissipativas I'" é dada por:
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1

1
Co = — f — Py dS. 3.104
cJ) Z,

FI
Com as Equacdes 3.103 e 3.104 ¢ possivel resolver computacionalmente o campo
sonoro para pontos arbitrarios de uma sala acustica tanto pelo método direto quanto pelo

interativo, com impedancia de superficie como condicao de contorno.
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4 METODO

O sistema objeto da presente proposta esta representado na Figura 4.1, que pode ser
resolvido para o campo sonoro em pontos de interesse do compartimento de passageiros. Como
se observa pelo esquematico abaixo, o interesse do estudo aqui apresentado é a simulacdo da
pressdo sonora, 8P, em pontos estratégicos do compartimento de passageiros, quando os alto-
falantes eletrodinamicos montados nos painéis das portas anteriores sao excitados por uma tenséo
e(w). Para esse fim, o método computacional aqui proposto foi dividido em duas frentes:
caracterizacdo da resposta acustica em habitaculo veicular (Hy, (w)) e caracterizacdo da resposta

eletromecénica dos alto-falantes em seu interior (Hue(w)).

e(w) a(w) OP(w)
Haf(m) Hh(m) >
Resposta Respostado
eletromecanicado habitaculo
alto-falante

Figura 4.1: Esquemaético dos sistemas alto-falante e habitaculo (autor, 2018).

Esta proposta esta resolvida nos itens seguintes deste texto com o uso do método dos
elementos finitos, levando-se em consideracdo as condi¢cdes de contorno passivas e ativas

estabelecidas anteriormente.

4.1 Caracterizagdo do habitaculo

A primeira etapa para a representacdo numérica do sistema Hy, (w) foi a aplicagéo de
malha em um modelo computacional de cavidade, utilizando-se para isso a plataforma
HyperMesh 14.0 da Altair. Para tanto, nas superficies da geometria do veiculo padrdo foram
criados elementos de primeira ordem com trés nds, nomeados no software em questdo de
“TRIA3”, com dimensdes maximas iguais a 15 mm. Tal valor foi empregado para destacar os

limites geometricos do habitaculo nos quais serdo aplicadas as condi¢des de contorno passivas e
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ativas. Além disso, tal pratica segue o procedimento interno da FCA, FCA GROUP LP.C0213
(2015), que sugere a utilizagdo de elementos de interface entre fluido-fluido e fluido-estrutura
com dimensdes médias de 15 mm. Essa acao resultou na malha em duas dimensdes, conforme

apresenta a Figura 4.2.

z
Y L®
~ 500 b

Figura 4.2: Malha 2D do compartimento de passageiros do veiculo padrdo, feita com elementos

“TRIA3” de dimensBes maximas iguais a 15 mm (autor, 2018).

Para gerar resultados FE binaurais mais realistas, um modelo de cabeca e tronco foi
incluido na malha FE bidimensional, posicionado no assento do motorista do veiculo padréo.
Como nos experimentos de validagdo um modelo semelhante foi usado, o que adiciona o
fendmeno da difracdo nas medicdes, foi necessario incluir o mesmo em FE para a melhor
comparabilidade com os resultados experimentais. A imagem a seguir, Figura 4.3, mostra a
representacdo discretizada do motorista (sem 0s membros), assim como 0s pontos de resposta,
chamados nesse trabalho de P1 e P2.
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Figura 4.3: Posicdo dos pontos de medi¢édo (autor, 2018).

Em seguida, foi gerada uma malha na cavidade com elementos tridimensionais de
primeira ordem com quatro nos, nomeados no HyperMesh 14.0 de “TETRA4”, delimitados pelas
fronteiras da discretizacdo em duas dimensdes. Essa tarefa foi executada levando-se em conta o
limite méaximo das analises, até 1.000 Hz.

Na proposta atual de verificacdo de eficiéncia do método, optou-se por um limite
pratico para se reduzir o tempo de processamento tendo em vistas as limitacGes de hardware.
Com isso, seguindo-se a recomendacdo da LMS NUMERICAL TECHNOLOGIES (1997)
corroborada pelo trabalho de THOMPSON e PINSKY (1994) de que os elementos da cavidade
sejam no minimo seis vezes menores que 0 menor comprimento de onda, as dimensées maximas
dos mesmos foram calculadas pela expressao seguinte:

A 034
dim = = = 57,17.10"3m 4.1)

em que A é o comprimento de onda atrelado a frequéncia de 1.000 Hz.

Dessa forma, a malha na cavidade foi criada e esti evidenciada pela Figura 4.4. A
mesma foram atribuidas as propriedades do ar: velocidade de propagacdo da onda sonora e
densidade, respectivamente iguais a 343,21 m/s e 1,2041 kg/m?®, associadas & temperatura de 20,0
°C, conforme indica o procedimento FCA GROUP LP.C0213 (2015).
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Figura 4.4: Malha de cavidade com elementos “TETRA4” de dimensdes maximas iguais a 57
mm (autor, 2018).

4.1.1 Condicdo de contorno para os materiais no veiculo

Com o intuito de inserir no modelo virtual o amortecimento adequado na simulacéo
das curvas de resposta em frequéncia, 0s materiais presentes no compartimento de passageiros do
veiculo estudado tiveram de ser ensaiados para a determinacdo do parametro impedancia acustica
de superficie, tendo em vista que as condic6es de contorno s&o ditas como “locally reacting” (ver
subsegdo 3.2.2.1). Os procedimentos aqui relatados foram feitos no modulo “Sound Absorption
Testing using impedance tube” do software Test.Lab Acoustc 17 da Siemens, seguindo as
recomendacdes da norma ASTM E1050 (2012).

Para as medicdes foram selecionadas 6 regides da cavidade, que de modo geral séo
constituidas de um mesmo componente, como se V€ na Tabela 4.1. Das categorias compostas de
materiais porosos (categorias de 1 a 5) foram coletadas cinco amostras de materiais com
diferentes espessuras, preparadas com um diametro igual a 100 mm cada. Em seguida, uma apés
a outra elas foram posicionadas com a face encostada na terminacdo rigida do instrumento de
medicdo, um tubo de impedancia 4206, BRUEL & KJZAR (2016). As Unicas excecdes durante a
execucdo dessa pratica foram os corpos de prova do componente forro de teto. Como ele esta

montado no veiculo a uma distancia média de 20 mm do painel do teto, as amostras do mesmo
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foram inseridas no tubo com a face também a 20 mm do plano rigido, a fim de se inserir nas
medicBes o efeito absorvedor da camada de ar posterior a esse componente. Pela Figura 4.5 é
possivel ver todas as amostras devidamente identificadas, assim como o tubo de impedancia

utilizado.

Tabela 4.1: Componentes em habitaculo (autor, 2018).

Categorias Componentes

Categoria 1 Tapete e isolamentos do pavimento

Categoria2 Tapete e isolamento do véo de cargas

Categoria 3 Tapete da caixa de roda
Categoria 4 Assentos e encostos de cabega
Categoria 5 Forro de teto
Categoria 6 Pecas plésticas

Figura 4.5: Tubo de impedancia 4206 e amostras utilizadas durante os experimentos (autor,
2018).
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Na outra extremidade do tubo estava um alto-falante conectado a um amplificador,
cuja funcdo foi a de excitar ondas planas até os corpos de prova. Isso foi realizado por meio da
aplicacdo nos terminais desse transdutor de um ruido branco de 50,0 Hz a 1.500,0 Hz,
respeitando os limites especificados no manual do instrumento, 50,0 Hz a 6.400,0 Hz. Tanto a
onda incidente quanto a refletida foram medidas por microfones presentes no tubo, previamente
calibrados, para que fosse entdo calculado o pardmetro impedancia acustica de superficie (ver
Equacdo 3.76).

Na Figura 4.6 estdo identificados cada um dos aparelhos utilizados durante o
experimento em questdo. O instrumento de interface entre os equipamentos montados no tubo e o
Test.Lab Acoustic 17 foi um LMS SCADAS Mobile. A impedancia acustica especifica de cada
um dos componentes listados na Tabela 4.1 foi a média das medicGes de suas 5 amostras. J& na
Figura 4.7 estdo os valores em magnitude e fase das impedancias acusticas especificas ensaiadas

para 0s cinco primeiros componentes apresentados na Tabela 4.1.

Tubo de impedancia 4206
B&K

Amplificador 2718
B&K

LMS SCADAS
Siemens

Figura 4.6: Equipamentos utilizados para o ensaio da impedancia acustica de superficie dos

materiais porosos (autor, 2018).
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Figura 4.7: Impedancias acusticas especificas calculadas para os materiais porosos em habitaculo

(autor, 2018).

Para caracterizar as pecas plasticas, categoria 6, presentes majoritariamente nos forros

de porta, painel de instrumentos e no tanel central do veiculo padrdo, foi utilizado um estudo

realizado pela equipe de NVH (Ruido, Vibracdo e Aspereza. Do inglés Noise Vibration and
Harshness) experimental da FCA Betim-MG, OZELAME et al. (2013), em que foi medido o

tempo de reverberagdo quando esses componentes foram ensaiados seguindo para isso as

recomendacdes da norma 1SO 354 (2003). Com base nesse estudo foi encontrado o coeficiente de

absorcéo difuso em bandas de tercos de oitava pela equagdo de Sabine (Equacéo 3.74), e ap0s

isso foi calculada a parcela real da impedancia acustica especifica dos componentes plasticos

através das EquacOes 3.67 e 3.70. Pela Figura 4.8 € possivel ver o valor real desse parametro.
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Figura 4.8: Parcela real da imped

Partindo do pressuposto de que o valor de magnitude da propriedade impedancia

acustica especifica é inversamente proporcional ao coeficiente de absor¢do, é plausivel afirmar

tos e encostos de cabeca 0s componentes que mais dissipam energia quando

gue sdo 0s assen

expostos a ondas sonoras planas até a frequéncia de aproximadamente 270,0 Hz. Além desse

de carga, tapete da caixa de roda e forro de teto os

do

tapete e isolamento do v

, S840 0S

valor

maiores responsaveis pelo amortecimento da resposta acustica no veiculo analisado. Além disso,

como era esperado as pegas plasticas pouco absorveram energia sonora, ja que as mesmas

refletiram grande parte das ondas incidentes.

Os procedimentos virtuais subsequentes foram realizados utilizando-se o mdédulo

“Acoustic Harmonic FEM” do software LMS Virtual.Lab 13.7 da Siemens. Nessa plataforma

foram gerados elementos bidimensionais do tipo “TRIA3” nas superficies da malha 3D em que

istica especifica.

ancia acus

a

estavam 0s componentes acusticamente descritos pelo parametro imped
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A Figura 4.9 mostra o modelo computacional com seus limites divididos em zonas de
impedancia.

Para cada uma dessas zonas foram criadas as propriedades virtuais para painéis
absorvedores. Como tipo de condi¢do de contorno foi selecionado “impedancia”, cujos valores
foram os obtidos experimentalmente. A Figura 4.10 mostra a tabela criada para 0 componente
forro de teto. Na imagem é possivel ver os valores reais e imaginarios de sua impedancia acustica
especifica média, devidamente inseridos no software. No caso das pecas plasticas, a coluna com

valores imaginarios foi preenchida com zeros.

\C,LX 50—

Figura 4.9: Zonas de impedancia no modelo numérico de cavidade (autor, 2018).

Transfer Function Editor @
Attributes | Walues | Orserviens | Messages | Recorder |
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Figura 4.10: Tabela de impedancia acustica especifica criada para o componente forro de teto
(autor, 2018).
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Seguindo a modelagem proposta pela literatura, os alto-falantes eletrodinamicos
tros de Thiele-Small do transdutor acuUstico em questdo, conforme Tabela 4.2,

Tabela 4.2: Parametros de Thiele-Small dos alto-falantes em cavidade (autor, 2018).

Re
4Q

presentes nos painéis de porta foram tratados como pist
0S parédme

infinito”. Em vista disso, para o calculo do sistema que descreve a resposta eletromecénica dos

elementos acusticos ativos (H,f(w)), a Equagdo 3.85 foi empregada aplicando-se como entrada
disponibilizados pelo fabricante ASK do Brasil. A caracterizacdo do transdutor analisado esta

graficamente representada pela curva que faz referéncia a Figura 4.11.

4.2 Caracterizacao do alto-falante

30.0
Figura 4.11: Resposta eletromecanica analitica do alto-falante (autor 2018).
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A abordagem analitica utilizada idealiza um alto-falante pelo modelo de pistéo rigido
em um “baffle infinito”, e por esse motivo é teoricamente valida enquanto o cone estiver em seu
primeiro modo de vibrar. A fim de se verificar a frequéncia em que essa condi¢cdo é de fato
observada no transdutor modelado, 0 mesmo teve seu diafragma mapeado por um vibrémetro
laser de efeito Doppler, enquanto um ruido branco de 20 Hz a 15.000 Hz foi aplicado em seus
terminais elétricos. Para isso, no diafragma do alto-falante foram posicionados refletores nas
regidbes em que os feixes de raios laser iriam incidir, e entdo foi medida a aceleracdo da
membrana ponto a ponto. Seguindo as recomendacdes de ARETZ e VORLANDER (2014), os
procedimentos experimentais aqui citados foram executados com os alto-falantes montados no
painel de porta do veiculo padrdo, Figura 4.12, o que insere nas medi¢fes os acoplamentos

vibracionais entre esse elemento e os elementos que compde o veiculo.

Figura 4.12: Mapeamento do diafragma do alto-falante por meio de um vibrémetro laser de efeito
Doppler (autor 2018).

Com essa pratica foi constatado que em até aproximadamente 1.000 Hz o cone

estava em seu primeiro modo de vibrar. Conforme pode ser visto pela Figura 4.13, seu
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deslocamento nessa condicao foi uniforme, com regides de deslocamento maximo e minimo bem
definidas. Além dessa frequéncia o padrdo de deslocamento do cone passou a apresentar outro
comportamento a exemplo do que faz referéncia a Figura 4.14 e, portanto, 0 modelo analitico ndo

mais pode ser utilizado.

Figura 4.13: Deslocamento maximo (acima) e minimo (abaixo) do diafragma (autor, 2018).

Figura 4.14: Padréao de deslocamento do cone em 2.000 Hz (autor, 2018).
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Por fim a resposta eletromecénica avaliada no centro da calota foi medida pelo
vibrémetro laser, e processada pelo software Test.Lab Signature 17, mddulo Signature
Acquisition. Para as medicOes, foi utilizado um passo em frequéncia de 1,0 Hz, dentro de um
intervalo de 20 Hz a 2.000 Hz. A FRF resultante foi a média de 60 outras, e essa foi entéo

comparada com a abordagem analitica, conforme mostra a Figura 4.15.
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Figura 4.15: Comparacéo entre os resultados numerico e experimental da resposta eletromecanica
do alto-falante (autor 2018).

Analisando os resultados que mostram a figura acima, pode-se constatar que o
modelo analitico apresenta uma diferenca maxima de 2 dB abaixo da frequéncia de ressonancia
da suspensdo, 70 Hz. Embora seja uma diferenca consideravel, ela esta localizada abaixo da
resposta Util do alto-falante, e pode estar associada as aproximagfes dos parametros de Thiele-
Small que foram disponibilizados pelo fabricante do mesmo. Além disso, conforme era esperado,
na regido proxima a 1.000 Hz a funcéo de resposta em frequéncia analitica ndo mais acompanhou

a experimental, o que se deve aos modos de vibrar do cone que os distanciam de um modelo ideal
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de pistdo rigido. De qualquer forma, para ser aplicada como condi¢do de contorno ativa em
modelos numéricos que empregam elementos finitos ou mesmo elementos de contorno a Equagéo
3.85 é recomendada, tendo em vista que a discretizacdo de modelos geométricos de habitaculos
veiculares gera limitacdes de processamento associadas ao numero dos elementos na malha.

Para se incluir o efeito das fontes de radiagdo no modelo FE que representa a
cavidade do compartimento de passageiros do veiculo padrdo, no modulo “Acoustic Harmonic
FEM” do software Virtual.Lab 13.7 foram criadas as condi¢des de contorno “Panel Acelerations”
nas posicoes exatas dos alto-falantes anteriores montados nos painéis de porta, Figura 4.16.
Como excitagdo foi inserida a aceleracdo unitaria na direcdo normal aos elementos da malha, para
que a resposta do sistema Hy, (w) pudesse ser posteriomente simulada. A Figura 4.17 mostra a
tabela com aceleragdo unitaria de 20 Hz a 1.000 Hz.

Com as propriedades do ar atribuidas a malha, e as condi¢cdes de contorno ativas e

passivas devidamente representadas, p6de-se dar inicio aos célculos propriamente ditos.
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Figura 4.16: Elementos (em vermelho) com aceleracao unitaria nas posi¢cdes dos alto-falantes

montados nos painéis das portas anteriores (autor, 2018).
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Com o modelo ja configurado, foram inicialmente executados os célculos para a
determinacdo do comportamento modal do volume de ar do compartimento de passageiros. Como
método para solucdo do problema, foi utilizado o algoritmo de Lanczoz para a extracdo dos alto-
valores e alto-vetores da equacdo de elementos finitos apresentada no subcapitulo 3.4. Para isso,
no software Virtual.Lab 13.7 foi inserida a analise “Acoustic Modes Case”, e nela foram
requisitados os treze primeiros modos da cavidade acustica. Na Tabela 5.1 estdo listadas as
frequéncias naturais dos mesmos. Ja a Figura 5.1 mostra a forma modal dos 4 primeiros

fendmenos de ressonancia.

Tabela 5.1: Modos e frequéncias naturais do habitaculo do veiculo padréo (autor, 2018).

Frequéncias

Modos

(Hz)
1 52,1
2 79,8
3 110
4 117,9
5 1414
6 146,7
7 166,4
8 174,9
9 187,8
10 191,3
11 194,1
12 223,1
13 229,5
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52,1 Hz 79,8 Hz
o

Pressure (nodal values;
Occurrence 2
N_m2

-

Pressure (nodal values).1
Occurrence 3

493
l 444
394
345

296
246

I 197

148

98.6

I 493
0,00106

On Boundary

110,0 Hz 117,5 Hz
o
=

Pressure (nodal values).1
Occurrence 4
N_m2

I 515
458
I 229
172

I 57.3
0,00466

On Boundary

-

Pressure (nodal values).1
Occurrence 5

492 N_m2

I 443
394
295

246

I 197

148

984

I 492
0.00258

On Boundary

Figura 5.1: Distribuicdo de pressdo sonora nos quatro primeiros modos (resposta em maédulo) do
habitaculo (autor, 2018).

Pela Figura 5.1 é possivel ver que o comportamento modal da cavidade, assim como
discutido por CHERNG et al. (2002) e PEETERS et al. (2014), ¢ bastante “colorido”, ou seja, o0s
modos sdo espacados em frequéncias com regies de maxima e minima energia bastante
distintas, englobando extensas areas da cavidade. Embora seja apenas uma andlise preliminar,
para a etapa de projecdo de sistemas de som automotivo ela é fundamental, uma vez que
dependendo da regido da figura modal que estiver sendo excitada e do ponto receptor da resposta
acustica, as FRFs serdo modificada tendo em vista o fator de participacdo dos fenbmenos
individuais de ressonancia, o que por si s6 é um bom indicativo para o0 posicionamento de
transdutores acusticos.

Além disso, a disposicdo de materiais acusticamente absorvedores, quando feita em
zonas de alta energia modal, gera um maior amortecimento em especial na frequéncia que faz

referéncia a figura modal avaliada. 1sso é desejado para salas acusticas pequenas, sobretudo para
sons de baixa frequéncia.
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Apds a solucdo da analise “Acoustic Modes Case” do Virutal.Lab 13.7, é possivel
solicitar o que dentro do software ¢ chamado de “Maximum Frequency Report”. Essa agdo cria
um relatério que mostra até qual frequéncia os elementos da malha sdo validos para problemas
acusticos. Como se vé no relatorio solicitado para a malha em questdo (Figura 4.2), todos os
elementos sdo validos para simulagdes cuja solucdo seja calculada até 1.000 Hz. Porém, isso ja
era esperado uma vez que as dimensdes maximas dos “TETRA 4” foram limitadas a 57 mm.
Além disso, esse mesmo relatério aponta que existem elementos na malha que permitem analises
até a frequéncia maxima de 1.450 Hz, resultado do refinamento dos contornos que criaram 0s
elementos “TRIA 3”.

Material Maxirmum Frequency.
Occurrence 1

’ 147e+003
I 14Z2e+003
1.38e+003
1.33e+003
1.28e+003
1.23e+003
1.19e+003
114e+003
1.0%e+003

I 105e+003

le+003
L4

On Boundary

Figura 5.2: Relatorio de qualidade da malha da cavidade acustica (autor, 2018).

Apbs isso, no dominio FE foi definido o passo em frequéncia de 1,0 Hz para o
calculo da resposta entre a pressdo sonora na cavidade 6P(w) e a aceleracdo dos alto-falantes
a(w) de 20,0 Hz a 1.000,0 Hz. Apds alguns testes foi constatado que o hardware nédo era capaz
de executar calculos com um passo menor em frequéncia, devido a limitacdes de memoria.

Como solucdo para o problema, foi utilizado o método iterativo QMR (Residual
Quase-Minimo. Do inglés, Quasi-Minimum Residual) e foi configurado um nimero maximo de
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30.000,0 iteracdes, e uma tolerancia maxima de 107°. Com esses valores, nenhum problema de
estabilidade ou convergéncia foi encontrado para o cenario de simulacdo considerado, como
mostrou o arquivo “log” gerado ao final da simulacéo.

Na Figura 5.3 estdo representadas as respostas do sistema H;,(w) nos pontos de escuta
do motorista, P1 e P2. Comparando esses graficos com os dados da Tabela 4.1 é possivel ver a
alta contribuicdo modal na composicdo da funcdo de resposta em frequéncia no habitaculo em
baixas frequéncias, em especial abaixo de 200 Hz. De fato, nessa faixa de frequéncia é esperado
uma baixa densidade e amortecimento modal, CHERNG et al. (2002). Contudo, na medida em
que se aumenta a frequéncia aumenta-se também a proximidade entre as ressonancias e o efeito
absorvedor dos materiais de revestimento interno que compde 0s contornos do compartimento de
passageiros, gerando assim superposi¢do modal ¢ consequentemente uma “suaviza¢do” das

funcBes de resposta em frequéncia.

100.00

O——Hh(w)-P1 i S S R SO S
m] Hh (w) - P2 : :

90.0
85.0
80.0
75.0
70.0
65.0
- 60.0
E 8550
50.0
45.0
40.0
35.0
30.0
25.0
20.0

wool [ [ [ ] I I
200.00F ' Y ' ' T '
3 H H H H H H N
F ] ' ' ' ' ' | ' ' \
" S N S A
° Sk H R H Tt H H
[any H H | | H H H H H
w0 LN
20.00 315 40.0 50.0 63.0 80.0 100.0 125.0 160.0 200.0 250.0 315.0 400.0 500.0 630.0 1000.00

Hz
Figura 5.3: Funcéo de resposta em frequéncia do campo sonoro sintetizado em habitaculo (autor,
2018).
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Finalmente o campo sonoro em habitaculo foi calculado para os pontos receptores na
cavidade do veiculo padrdo. Isso ocorreu pela multiplicagdo no dominio da frequéncia da
resposta dos sistemas H.¢(w) e Hy(w), calculo esse que insere a funcdo de resposta das fontes
sonoras na resposta acustica da cavidade, conforme mostram as Figuras 5.4 e 5.5. Essas curvas
representam a distribuicdo de pressdo nos pontos P1 e P2 a um sinal qualquer de tensédo aplicada
as bobinas dos transdutores acusticos (H,(w)). Elas s&o o resultado final da modelagem até aqui
desenvolvida, e podem ser utilizadas para estudos objetivos preliminares de qualidade acustica.

Dados experimentais corroboram para a validade desta proposi¢cdo. Nos experimentos
foi utilizado um modelo de cabeca e tronco na posi¢do do motorista, Figura 5.6. Préximos aos
ouvidos do modelo estavam dois microfones, previamente calibrados, ligados a um LMS
SCADAS Mobile. Na saida desse instrumento ligou-se um amplificador, conectado aos alto-
falantes anteriores. Para as medicdes, foram feitas 60 médias utilizado um passo de 1 Hz dentro
do intervalo de 20 Hz a 1.000 Hz. De forma similar as simulagGes foram obtidas as curvas de
resposta em frequéncia entre a tensdo aplicada no alto-falante e a pressdo acustica medida pelos
microfones nos pontos P1 e P2. Entretanto, esta claro pela comparacdo que se refere as Figuras
5.4 e 5.5 que o fator de amortecimento do sistema foi subestimado, em razdo fundamental da
negligéncia dos acoplamentos vibro-actsticos que contribuem, em especial em baixas
frequéncias, na dindmica das reflexdes sonoras nos contornos do habitaculo.

Além disso, conforme era esperado, na regido proxima a 1.000 Hz a funcdo de
resposta em frequéncia numérica ndo mais acompanhou a experimental, o que se deve entre
outros motivos aos modos de vibrar do cone que os distanciam de um modelo ideal de pistdo em
um “baffle infinito”. De qualquer forma, o modelo pode ser melhorado desde que a simulagdo
leve em conta o comportamento modal dos painéis em que os materiais de revestimento da cabine
encontram-se apoiados, e desde que as membranas dos alto-falantes analisados sejam mapeadas e

n&o apenas caracterizadas em suas posic¢Oes centrais.
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|0 = Experimental - P1
Htot (w) - P1

-180.00F | | | | | |
20.00 315 400 50.0 630 80.0 1000 1250 160.0 200.0 250.0 315.0 400.0 500.0 630.0 1000.00
Hz

Figura 5.4: Comparacéo entre os resultados numerico e experimental da funcéo de resposta em

frequéncia do campo sonoro sintetizado em habitaculo para o ponto P1 (autor, 2018).
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Figura 5.5: Comparacdo entre os resultados numérico e experimental da funcéo de resposta em

frequéncia do campo sonoro sintetizado em habitaculo para o ponto P2 (autor, 2018).
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Figura 5.6: Experimento para a caracterizacao do sistema de som do veiculo padrdo (autor, 2018).

Analisando os resultados até aqui apresentados percebe-se 0 quao importante pode ser
0 método numérico, quando o interesse € o dimensionamento de sistemas de audio em habitaculo
veicular. No que se refere ao sistema H,¢(w), foi demonstrado que apenas com 0s parametros de
Thiele-Small de alto-falantes eletrodindmicos, a engenharia de veiculos pode conhecer e entdo
analisar o comportamento eletromecanico desses transdutores, através de um modelo analitico
que se demonstrou bem correlacionado com dados experimentais, até o primeiro modo de vibrar
do diafragma da fonte. Além disso, multiplicando-se essa resposta pela da simulacdo que
representa o sistema Hy(w), a curva objetivo dessa pesquisa foi estimada, e sua analise permite
que intervencOes em etapas iniciais de projeto sejam praticadas a fim de se alcancar os objetivos
de qualidade desejados para o sistema de som em desenvolvimento.

Para a engenharia de veiculos da FCA, a pesquisa praticada exp6s um método
numérico até entdo nao utilizado pela montadora, que pode se tornar uma ferramenta bastante
eficaz no que se refere ao dimensionamento de materiais de revestimento interno do
compartimento de passageiros, além de também ser Gtil na escolha de melhores alto-falantes em
posicBes Otimas dentro do veiculo. O proximo passo dessa pesquisa é naturalmente a melhor
representacdo das reflexdes sonoras nos contornos da cavidade, através do acréscimo no modelo
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FE dos acoplamentos vibro-acusticos entre o volume de ar do habitaculo e dos painéis que a
circundam. Ap6s uma melhor representacdo do amortecimento modal, os sons advindos de
sistemas de audio veicular poderdo ser auralizados, o que tornara viavel escutar em um veiculo

virtual audios com espectro semelhante aos que serdo reproduzidos no veiculo fisico.

5.1 Resultados preliminares com acoplamento vibro-acustico

Como a pesquisa aqui apresentada ndo tratou dos acoplamentos vibro-acusticos entre
o volume de ar da cavidade e os painéis que a circunda, o que foi estrategicamente pensado para
diminuir as complexidades das analises FEM, as Figuras 5.4 e 5.5 acabaram revelando que o
amortecimento das FRFs simuladas ndo conseguiram representar totalmente o amortecimento
real das curvas obtidas experimentalmente. Isso motivou um estudo de carater preliminar para se
verificar o efeito introduzido pelas reflexdes aclsticas no compartimento de passageiros quando
existe o acoplamento entre o fluido e os elementos estruturais do veiculo.

Para isso foi utilizado um modelo estrutural do veiculo padrdo, Figura 5.7, cedido
pela equipe de NVH virtual da FCA Betim-MG, e nele foi posicionado o volume de ar do
compartimento de passageiros com as impedancias acusticas de superficie como condicdes de
contorno. Com isso foi calculado pelo software OptiStruct da Altair a resposta aculstica nos
pontos P1 e P2 quando a cavidade foi excitada pelos alto-falantes eletrodinamicos frontais,

levando-se em conta os acoplamentos entre o fluido e os elementos estruturais do veiculo.

Figura 5.7: Modelo FE dos painéis que revestem o compartimento de passageiros (autor, 2018).
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Tendo em vista a complexidade dos calculos para o hardware disponivel, ele teve de
ser realizado de 20,0 Hz a 400,0 Hz, com um passo de 1,0 Hz. Pelas Figura 5.8 e 5.9 é possivel
ver as diferencas do amortecimento nas curvas com e sem acoplamentos do fluido com a
estrutura. Confirmando o que era esperado, o0 modelo com acoplamentos vibro-acusticos
apresentou uma melhor correlacdo em frequéncia além de um amortecimento melhor

representado, se comparado com as curvas experimentais.

120.00[]
1100 B F

Experimental-PL [T TN LTI .
Htot (w) semacoplamento - P1 |- - - - S\ oo oL L. E ________

100.0

90.0f—--==--oc2- -

80.0f—--===nimnnn
70.0
60.0

50.0)—-- - llllC

40.0f—----m e
30.00f """t

Pa/v
dB

120.00[] . = r r ——— —
110.0H — Experimental - P1 -

Htot (w) com acoplamento - P1 |- -

100.0

90.0
80.0
70.0
60.0

Pa/vV
dB

50.0

40.0
30.00

| | | | |
20.00 25.0 315 40.0 50.0 63.0 80.0 100.0 125.0 160.0 200.0 250.0 315.0 400.00
Hz

Figura 5.8: Comparagédo entre as FRFs do modelo sem acoplamento fluido-estrutura e com

acoplamento fluido-estrutura para o ponto P1 (autor, 2018).
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Figura 5.9: Comparacdo entre as FRFs do modelo sem acoplamento fluido-estrutura e com

acoplamento fluido-estrutura para o ponto P1 (autor, 2018).
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6 CONCLUSOES

O objetivo do presente estudo foi o de criar um modelo virtual para o célculo da
resposta acustica de sistemas de som em habitaculo veicular. O principal risco desse projeto
relacionou-se a representacdo que foi empregada das reflexdes sonoras nos contornos do
compartimento de passageiros. Apds a validacdo das curvas numéricas, foi observado que
modelar os materiais no interior da cavidade pelo parametro impedéncia acustica de superficie
ndo foi uma prética suficiente para descrever o amortecimento do sistema, ja que 0s
acoplamentos vibro-acusticos entre os painéis que compde a estrutura do veiculo e o volume de
ar interno ao habitdculo também absorvem parte da energia radiada pelos alto-falantes e,
portanto, devem ser representados no modelo.

De fato, as amostras posicionadas no tubo de impedancia foram apoiadas em uma
terminacdo rigida, o que ndo é capaz de retratar a condi¢do in-situ na qual os materiais porosos e
plasticos tém contato com painéis metalicos flexiveis. Para contornar a limitacdo desse artificio
de medigéo sem elevar a complexidade de modelos FE, pode-se optar pela medi¢do do tempo de
reverberacdo para se estimar a impedancia acustica. Nesse caso ndo seria considerada a
insonificacdo idealizada por ondas planas, mas sim o campo difuso, em teoria mais
representativo.

Ja 0 modelo analitico para o calculo da resposta eletromecanica dos alto-falantes
eletrodindmicos presentes nos painéis das portas anteriores do veiculo padrdo, mostrou-se bem
coerente com os dados experimentais de mesma natureza até o primeiro modo de vibrar do
diafragma. Pelos resultados alcangados constatou-se que o meio empregado para modelar as
fontes pode ser utilizado em uma malha FE para simular a radiagdo sonora no interior da
cavidade, enquanto o diafragma apresentar uma forma modal semelhante a de um pistéo
oscilante. Entretanto, para frequéncias mais elevadas é recomendado que se insira nos nos da
representacdo virtual da fonte as respostas eletromecénicas experimentais em diferentes regides
do diafragma.

De qualquer forma, a maior vantagem para a engenharia de veiculos da FCA em se
utilizar uma metodologia analitica para se estimar a resposta eletromecénica das fontes é a

possibilidade de se trocar um transdutor eletrodinamico do sistema de som em projecdo apenas
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em posse de novos parametros de Thiele-Small de um alto-falante. Essa forma de representar 0s
elementos acusticamente ativos de sistemas de som automotivo € inédita nessa montadora, e esta
intimamente relacionada com reducéo de custos operacionais e de ciclo de projeto.

Com tudo o que foi apresentado pode-se concluir que o presente estudo estabeleceu
as bases tedricas para o calculo das funcbes Hue(w) e Hy(w), € em seguida detalhou modelos
numericos e analiticos que convergiram para os seguintes resultados:

e Simulacdo da funcdo de transferéncia que descreve o comportamento acustico em

pontos de interesse do habitaculo veicular do veiculo padréo.

e Caélculo da resposta eletromecanica dos transdutores acusticos instalados nas

portas anteriores do veiculo padréo.

e Sintese do campo sonoro pela multiplicacdo das funcBes de resposta em

frequéncia estimadas.

Para contornar o fato das analises terem sido pensadas para a situacao ideal em que os
acoplamentos vibro-acusticos sdo negligenciados, foi realizado também um estudo preliminar em
que o fluido da cavidade foi acoplado com os elementos estruturais do veiculo padrdo. Assim
como era esperado pelos estudos discutidos no capitulo “Revisdo Bibliografica”, o
amortecimento das FRFs calculadas com a interacdo entre o fluido e a estrutura representou
melhor o amortecimento das curvas experimentais, e isso acabou por criar uma melhor correlacao
em amplitude e em frequéncia com os dados de validacao.

Por fim é plausivel afirmar que esse trabalho conseguiu cumprir com o proposto, na
medida em que o método estudado tratou de um modelo numérico para a projecdo computacional
de sistemas de som automotivos, em que fontes e materiais em cavidade puderam ser testados
sem a necessidade de um protétipo fisico. Quando aplicada, essa abordagem podera contribuir
para que a engenharia de veiculos da FCA atenda as demandas de desempenho em sistemas de

som, em um curto ciclo de desenvolvimento.
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