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Resumo

O isolamento acustico torna possivel a utilizagdo de maquinas e equipamentos que sem o
isolamento seriam impossibilitados de operar, ou caso operassem causariam enormes

danos a saulde de guem os operasse, ou simplesmente fosse exposto ao ruido produzido.

Neste trabalho de conclusido de curso sdo expostos conhecimentos aprofundados de
forma significativa na drea de isolamento actistico. Foram estudados o som, os diferentes
materiais isolantes acusticos, o isolamento de ruidos e vibragdes, e por fim, foi projetada

uma solugdo para o isolamento aclstico de um ventilador industrial de grande porte.



Abstract

Acoustic insulation allow the use of machines and equipments that without that insulation
would not be able to operate, or in case of operation, it would cause health damage of

whom its sound achieve.

This work shows large knowledge about acoustic insulation. There were studied sound,
acoustic insulation materials, insulation of noise and vibration, and after all, a solution for

the acoustic insulation design of a large industrial fan.



1. Introdugao

Este trabalho tratara de um problema que a muito vem preocupando a sociedade, o
controle de ruido. Sabe-se que esta onda mecanica pode ser prejudicial & salide, que a
exposicéo excessiva ao ruido pode causar desde um prejuizo a audicdo até a surdez

permanente.

Assim sendo, esse problema & cada vez mais motivo de preocupagdo do ser humano
devido ao enorme crescimento da populagdo e da indGstria, e tdo logo o aumento da
emissao de ruido que vem se verificando, acompanhado de uma legisla¢do que exige

cada vez mais a diminuigdo desse nivel de ruido.

‘Ao longo dos anos, uma série de técnicas e de materiais foram desenvolvidos para

fornecer o melhor isolamento acustico possivel para cada situagao.



2. Objetivos

Este trabalho tem o objetivo de analisar os isoladores de ruido, ou seja, as diferentes
técnicas utilizadas pela engenharia com os diferentes tipos de materiais ou conjunto de
materiais visando a redugdo de ruido. Serdo discutidos caracteristicas, vantagens e

desvantagens desses isoladores de ruido actisticos.

Por fim, serdo aplicados estes conceitos para o projeto de isolamento aclstico de um

ventilador industrial de grande porte.



3.0 Som

3.1. Introdugido

O som se caracteriza por flutuagbes de presszo num meio compressivel. I1sso nao
significa que toda flutuagdo de pressio sera audivel ao atingir o ouvide humano. Para
que isso ocorra & preciso que a amplitude e freqiiéncia dessas flutuagbes estejam dentro
de determinadas faixas de valores. O ouvido nao responde da mesma maneira para as
diferentes amplitudes e freqiéncias, assim sendo para que se tenha uma idéia, a 20 Hz
‘880 necessarios 75 dB de amplitude para que o som seja audivel, ja a 4000 Hz, bastam &

dB.

O som & uma forma de energia que € transmitida pela colisdo das moléculas do meio,
umas contra as outras, sucessivamente. Portanto o som pode ser representado por uma

série de compressdes do meio em que se propaga, a partir da fonte sonora.

Vale ressaltar que nao hé deslocamento de matéria nessa onda e ndo ha transferéncia de
matéria, apenas energia, excetuando-se o0s pontos nas proximidades de grandes

explosdes.

A taxa de ocorréncia da flutuagdo completa de presséo é a freqiiéncia. Esta é dada em
Hertz (Hz), ou ciclos por segundo. Na faixa de frequéncias entre 20 e 20000 Hz as ondas

de pressdo no meio podem ser audiveis.



A amplitude de pressfo aclstica em fungdo do tempo P(t) refere-se a magnitude da
flutuagdo de pressao total Pt(t) em comparagdo com a pressdo atmosférica estatica Pa
que & aproximadamente igual a 1000 milibar em condi¢des normais de temperatura e

pressdo ambientais.
Entao temos:

P(t) = Pt(t) - Pa

Pt(t)
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Figura 3.1: A pressdo acustica

E suficiente uma pequena variagdo de pressio aclstica de 0,1 milibar para produzir um
ruido desconfortavel. Caso a freqliéncia esteja na faixa mais audivel, que é entre 1000 Hz

e 4000 Hz, uma variagio de 2 x 107 milibar pode ser detectada.

Pouquissima energia acustica é necessaria para manter a flutuagdo de presséo nesta
ordem. O grito de uma pessoa promove um elevado ruido, mas a energia envolvida nao
passa 0,001Watt. Para muitos tipos de maquina, a poténcia sonora emitida pode ser

estimada em 107 e 10™ por cento da poténcia mecanica ou elétrica em questio.



Pode-se tratar de controlar o ruido na fonte. Para tanto é necesséario que sejam feitas
significativas altera¢des nos projeto de maquinas. Métodos mais praticos de redugdo de
ruido consistem na absor¢ao e isolamento do fluxo de energia acustica. Por exemplo,
barreiras e confinamento de ruido e na absorgéo e isolamento do receptor, por exemplo

protetores auditivos.

3.2. O Decibel (dB)

O ouvido humano responde a uma larga faixa de intensidade acustica, por exemplo,
numa freqiiéncia de 1000 Hz, na escala absoluta de N/m® a intensidade acustica que é
capaz de causar a sensagdo de dor & 10™ vezes a intensidade acustica capaz de causar

a sensacao de audicdo.

Entdo para poder expressar numa mesma escala nimeros de tdo diferente grandeza
criou-se o Bel, que é extrair o log,, da intensidade, assim teriamos 14 divisdes de escala
para uma freqUéncia de 1000 Hz. Mas o Bel & muito grande entdo adotou-se o decibel

(dB) para obter 140 divisdes de escala, portanto 1 Bel equivale a 10 decibeis.

Com o tempo criaram-se outras escalas associadas ao decibel (dB ou dB(A)), mas agora
levando em conta a freqiéncia do som e n&o mais sé a poténcia, ja que o ouvido humano
responde de forma diferente para diferentes freqiiéncias. Essas outras escalas sdo o dB

(B), 0 dB(C) e 0 dB (D).

Neste trabalho trabalharemos sempre com o dB(A), ou seja, o dB, porque esta & a

unidade mais difundida no tratamento da intensidade sonora.
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Utilizando o decibel foram criadas trés importantes grandezas acusticas:

« Nivel de Intensidade Actstica (Nf) que compara a intensidade acustica (W/m?)
com uma intensidade actstica de referéncia.

e Nivel de Pressio Sonora (NPS) que compara a pressdo acUstica com uma de
referéncia.

« Nivel de Poténcia Sonora (NWS) que compara a poténcia com uma poténcia

aclstica de referéncia.

A seguir serdo descritas melhor cada uma delas, além disso serdo vistos o coeficiente de

absorcéo e como calcular a perda por transmisséo ou isolamento.

3.3. Nivel de Intensidade Acistica (NI)

NI = 10 tog (/o) (Gerges, 1992) (3.1)
Onde:

Ni: dB

|: intensidade actstica em Watts/m?

lo: intensidade de referéncia = 10> Watts/m®

lo corresponde a intensidade de um tom de 1000 Hz que é levemente audivel por um

ouvido humano normal {valor de referéncia).

1



3.4. Nivel de Pressio Sonora (NPS)

NPS = 10 log(P/Po) % = 20 log(P/Po)(Gerges, 1992) (3.2)

Onde Po € a pressao de referéncia dada por:

Po=(p.lo. c)*

Onde:

Po: press&o sonora de referéncia em N/m?

p: massa especifica do meio em kg/m®

lo: intensidade de referéncia = 10™'* Wim?®

¢: velocidade do som no meio em m/s

Um decibel € o minimo de mudanga que o nosso ouvido pode sentir, um acréscimo de 3

dB equivale a dobrar a pressao sonora.

3.5. Nivel de Poténcia Sonora (NWS)

Ha também o NWS, nivel de poténcia sonora, que mede o som na sua fonte de emissao,

definido por:
NWS = 10 log (W/10™'%) (3.3)
Onde:

W é a poténcia sonora da maquina em Watts

10" & a poténcia sonora de referéncia em Watts

12



3.6. Coeficiente de Transmissio (o)

Sendo wi, a energia incidente numa certa parede e wt a energia transmitida pela parede,

defini-se como coeficiente de transmisséo, 1 ou oy

oy = wt/wi (Gerges, 1992) (3.4)
wt: W
wi: W

'3.7. Perda por Transmisséo (PT)

A medida da capacidade de um material isolar o som é dada por sua perda por

transmisséo (PT), também chamada de isolagéo:

PT=10 log(It/li) = 10log (1/cy) (Gerges, 1992) (3.5)

Onde a perda PT é dada em dB.

13



4. Caracteristicas dos Materiais Isolantes Aclisticos

4.1. Introducio

Quando uma onda mecénica entra em contato com uma determinada superficie, parte de

sua energia é absorvida e transformada em calor e o restante & refletido.

A porcentagem de energia absorvida varia para materiais duros e ndo porosos entre 1% e
2%, ja para materiais de alta absortividade aclstica podemos chegar a 100%.

Para descrever essa porcentagem de som absorvida por um determinado material foi
criado o coeficiente de absorgdo (ar), ou NRC (noise reduction coefficient), como também

é conhecido.

*O coeficiente de absorgéo, o, depende de uma série de fatores:
* grau de porosidade, desde que nao seja perfurado, os poros aumentam a
superficie de absorg¢do, melhorando .
e espessura, € logico pensar que quanto mais espessa a barreira melhor ela
isola.
¢ freqiéncia do som, em geral para um mesmo material guanto menor a
freqliéncia menor a absorgao.

» tipo de montagem.

L.



4.2. Grau de Porosidade

O grau de absorgdo de um material poroso depende da resisténcia ao fluxo de ar que, por
sua vez, depende da natureza estrutural dos poros e do grau de interligagdo entre os
mesmos. Para absorver som com eficiéncia, os poros do material devem estar
intercomunicados uns com os outros € com a superficie. A estrutura do poro ndo pode ser
nem muito fina nem muito aberta para garantir uma boa porosidade e resisténcia ao fluxo

de ar.

4.3. Espessura

‘Se o material for suficientemente poroso para permitir a intercomunicagéo entre seus
poros, a absorcdo de ruido aumentara com a espessura desse material. O problema é
que nem sempre dispomos de espago fisico ou de recursos para utilizar grandes

espessuras de isolante acustico.

4.4. Freqgiiéncia

A absorcio de quase todos os materiais porosos aumenta com a freqiiéncia, mas nao

existe uma relagio proporcional para isso. Essa varia¢ac da absorgdo com a freqiiéncia

15



depende também da espessura do material considerado. No item 9 (Anexo), temos varios

materiais absorvedores aclsticos relacionando sua absorgao com a freqiiéncia.

4.5. Tipo de Montagem

A absor¢éo pode variar também com a montagem. Um exemplo de ganho por montagem
é que esta possua um espaco vazio entre o material actstico e a estrutura, sendo que a
absorcdo dependera do tamanho desse espago vazio. A absorcdo desse espago vazio
varia com a freqléncia do som e logo com o tamanho da onda, porque V=A.f, como a
velocidade é constante e de aproximadamente 340m/s, se o tamanho da onda aumentar

a freqiéncia deve diminuir e vice-versa.

A relagdo do crescimento de absor¢do entre aumento da espessura do material actistico
e aumento da largura do espac¢o vazio depende da freqléncia considerada. Para baixas
‘freqliéncias, € preferivel a utilizagdo de espago vazio entre isolante e parede ao invés de

preencher todo esse espago com o material isolante.

Materiais que sdo porosos por toda sua espessura, permitindo que o ar os atravesse, tem
melhor absorgdo em baixas frequéncias quando estdo dispostos de modo a deixar um
vazio entre ele e a parede. Para essa situag&o, pouco importa a espessura do isolante

desde que esta nao comprometa a porosidade do mesmo (se muito fino seus poros

16



‘podem atravessar todo o isolante o que prejudica a isolagdo), o importante é o conjunto

isolante-espaco vazio.

Mais adiante, no item 6.2.2. onde sdo apresentados os painéis vibrantes tipo membrana,

veremos com mais detalhes essa relagao entre espago de ar, freqiiéncia e absorgao.



5. Tipos de Materiais Isolantes Actisticos

Os materiais isolantes acusticos sdo normalmente porosos efou fibrosos. Nos materiais

porosos a energia acuUstica incidente entra pelos poros e dissipa-se por reflexdes

multiplas e atrito viscoso, transformando-a em energia térmica.

Nos materiais fibrosos a energia acustica incidente entra pelos intersticios das fibras

‘fazendo-as vibrar junto com o ar, dissipando-a assim por atrito entre as fibras excitadas

gerando energia térmica.

A seguir veremos uma tabela desses materiais:

Tipo de Material Isolante
Acustico

Caracteristicas

Fibras de Celulose e
Agrupamento de fibras
em paineis

S&o materiais que provém de fibras vegetais, a sua resisténcia ao fluxo de ar
depende da densidade do tijelo da fibra ou do painel, como da finura dessas
fibras.

Fibra Mineral

S&o geralmente compostos de pequenos granulos ou pellets de fibra mineral.
Em comparagio & fibra vegetal a fibra mineral exige uma amarragéo para Ter
a forga estrutural necessaria.

Painéis de Vidro Celular

Pouco utilizados, sao feitos de células interconectadas de vidro de 13,5
polegadas quadradas por uma espessura de 2 polegadas.

Plasticos Actsticos

Est3o disponiveis em varios tipos e propriedades fisicas, possuem um alto
grau de porosidade. Por sua facilidade de fabricagéo s&o muito utilizados
quando se necessita de uma superficie continua e inquebravel.

Tab. 5.1. Tipos e Caracteristicas dos Materiais Acusticos.

Além desses materiais isoladamente & claro que também podemos ter uma miscelanea

deles.

18




6. Dispositivos Isoladores/Redutores de Ruido

Existem dois dispositivos basicos possiveis para isolar ruido:

+ Dispositivo Resistivo

¢ Dispositivo Reativo

O dispositivo resistivo é baseado na utilizagdo de materiais de absorgdo acustica,

transformando energia aclistica em energia térmica.

No dispositivo reativo, busca-se que a energia incidente excite a ressonancia do

dispositivo para dissipacéo.
A seguir pode-se ver com mais detalhes cada um desses dispositivos.

6.1. Silenciadores Resistivos

Nos silenciadores resistivos utiliza-se o revestimento das paredes internas dos dutos com
materiais de absor¢ao acustica. Tais silenciadores sdo usados, por exemplo, na saida
.fou entrada de ventiladores (vide Fig. 6.1), exaustores, etc, para redugdo de ruido de

medias e altas freq(iéncias.

19



Silenciador
Retangular
da Saida

Silenciador
—— Girgular da
Ventitador Entrada

isolador das

Vibragdes

Figura 6.1: Silenciadores tipicos para ventiladores (Gerges, 1992)

Os silenciadores resistivos consistem de um duto circular ou retangular revestido
internamente com materiais de absorgdo aclstica, além de, em alguns casos, haver
presenca de células divisoras paralelas do mesmo material absorvente envoltas por
tecido e revestidas por chapa perfurada ou tela metalica. A presenga de células divisoras
tem por objetivo colocar a maior parte da energia sonora em contato com o material

absorvente. A Fig. 6.2. a seguir mostra uma configuragio tipica de um silenciador.



Figura 6.2: Silenciador retangular com células divisoras. (Gerges, 1992)
A eficiéncia de atenuagéo de um silenciador resistivo depende dos seguintes fatores:

1. Caracteristicas Acusticas dos materiais do revestimento usado e sua fixagdo e
prote¢io.
2. Espessura e comprimento dos materiais absorventes usados.

3. Forma e dimensdes dos espagos de passagem de ar.

Nas frequéncias onde a largura do duto (ou didmetro) é menor que um quarto do

comprimento da onda acUstica (somente existem ondas planas), a razio de presso

acuUstica quadrada é dada por:



AP =e™ (Gerges, 1992) (6.1)

onde:
AP é a razdo de redugdo da pressao acustica: [Nlmz]
o é o coeficiente de absor¢do dos materiais de revestimento: adimensional

x & o comprimento dos materiais: [m]

Entdo a partir de (6.1) extraindo o 10.log dos dois lados e dividindo por x temos a
"atenuagéo ou perda por transmissao por metro (dB/m), dada por:

10.log AP =10.c..loge

PT=4,34a (6.2)

Essa equagao mostra que a atenuagdo em dB varia linearmente com o comprimento dos
materiais usados e com coeficiente de absorgéo. Nesta equagédo foram consideradas
apenas ondas acusticas planas, sem reflexdo. Na pratica, existem ondas incidentes,
ondas refletidas e ondas transversais no duto. Portanto usa-se a equagdo de Sabin:
AT=1,05.a"*(De/S) (Sabin apud Gerges, 1992) (6.3)
Onde:

a € o coeficiente de absorgdo (adimensional)

:De € o perimetro de revestimento interno do duto (m)

S é a 4rea da secdo interna aberta do revestimento (m?)

A equacao de Sabin tem as seguintes restrigdes:
1. A menor largura | deve ter valores entre 50 < [ < 15¢cm;
2. Arazao altura/largura deve ficar entre 1 e 2;

3. A velocidade do fluxo de ar deve ser V < 15m/s;



.

4. O coeficiente de absorgao tem que sera <0,8;
5. Precisao em torno de 10%.

A tabela a seguir mostra os valores de atenuagdo em dB/m para diferentes

configuragdes.
Config- Rajo ou Freqiiéncia central (Hz)
uracio largura 63 125 | 250 | 500 1k 2k 4k
(mm)
1- Dutos 75-200 0,07 | 0,10 | 0,10 | 0,16 | 0,33 | 0,33 | 0,33
retos 200-400 | 0,07 | 0,10 | 0,10 | 0,16 | 0,23 | 0,23 | 0,23

circulares | 400-800 | 0,07 | 0,07 { 0,07 | 0,10 | 0,16 | 0,16 | 0,18
ou ovais 800-1500 | 0,03 | 0,03 | 0,03 | 0,07 | 0,07 | 0,07 | 0,07
2- Dutos 75-200 | 0,16 [ 0,33 | 0,40 | 0,33 | 0,33 | 0,33 | 0,33
retos 200-400 | 0,49 | 0,06 | 0,49 | 0,33 | 0,23 | 0,23 | 0,23
retangulares | 400-800 | 0,82 | 0,86 | 0,33 | 0,26 | 0,16 | 0,16 | 0,18
800-1500 | 0,66 { 0,33 | 0,16 | 0,10 | 0,07 [ 0,07 | 0,07
Idem 1, com | 75-200 | 0,14 | 0,20 | 0,20 | 0,32 | 0,33 | 0,33 | 0,33
revestimento | 200-400 | 0,14 | 0,20 | 0,20 | 0,32 | 0,23 | 0,23 | 0,23
externo - | 460-800 | 0,14 | 0,14 | 0,14 | 0,20 | 0,26 | 0,16 | 0,16
térmico 800-1500 | 0,06 | 0,06 | 0,08 | 0,14 | 0,07 | 0,07 | 0,07
Idem 2, com | 75-200 | 0,33 | 0,66 | 1,00 | 0,66 | 0,33 | 0,33 | 0,33
revestimento | 200-400 | 1,00 | 1,32 [ 1,00 | 0,66 | 0,23 | 0,23 | 0,23
externo 400-800 | 1,64 | 1,32 | 0,66 | 0,32 | 0,16 | 0,16 | 0,18
térmico 800-1500 | 1,32 | 0,66 | 0,32 | 0,20 | 0,07 { 0,07 | 0,07

Tab. 8.1. Atenuagdo em dutos em dB/m (Gerges, 1992)

Pela equacao de Sabin, vé-se que a atenuaglo & proporcional a De/S. Existem diversas

configuragdes de dutos retangulares (vide Fig. 6.3.).
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Figura 6.3. Configuracdes de Silenciadores Retangulares (Gerges, 1992)

Silenciador tipo Camara Forrada (Plenum)

S&o camaras de grande volume. O interior da camara é revestido por materiais de
absorgéo sonora, atenuando energia sonora principalmente do campo direto incidente e
das multiplas reflexdes. Ha ainda o efeito reativo causado pelas descontinuidades entre
as areas de entrada e saida dos dutos e da camara. Um outro efeito causado por

mudangas de area nas entradas e nas saidas, alterando velocidades de fluxo, é o ruido

aerodinamico.
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Saida

_,4_0/(_. Enirada

Figura 6.4. Silenciador tipo Camara Forrada — Plenun. (Gerges, 1992)

O espaco da camara pode ser ainda dividido para aumentar a atenuacdo. Wells

apresentou a seguinte equacgéo de atenuacio em dB:

L l-ad
+
g

?—\T=10!ogSs. (Wells apud Gerges, 1992) (6.4)

3 Slad

Onde:

Ss: area de saida; [m?]

Sl: area com revestimento: [m?]

al: coeficiente de absorgdo do material de revestimento & incidéncia aleatoria:
adimensional

q: distancia entre os centros da entrada e da saida (diagonal): [m]



A seguir pode-se ver exemplos tipicos de silenciadores (vide Fig. 6.4)

Silenciador

de Entrada Sllonclpdor

Silenciodor
de Sado de Saxa

Sienciador
de Enirada

Torre de Refrigeragto

— Silenciador
de Duto

Entrada

ventilador Ceniritugo

Figura 6.4. Exemplos tipicos de silenciadores (Gerges, 1992)



6.2. Dispositivos Reativos

6.2.1. Introdugéo

Dispositivos reativos para controle de ruido sdo eficientes em baixas freqliéncias,
especialmente para atenuacdo de ruido de freqUéncias discretas (tons puros). As
caracteristicas acusticas dos silenciadores reativos séo determinadas apenas por sua
forma geométrica sem uso de material de absorgdo acUstica como os dispositivos
resistivos vistos no item anterior. Sao projetados para deixar passar um fluido reduzindo
fortemente a energia sonora do mesmo. Como exemplo, pode-se citar silenciadores de

compressores, de motores de combustéo interna, etc.

O principio de funcionamento destes silenciadores reativos € baseado na reflexao das
ondas para a fonte de emissdo. As ondas ao passar pelo silenciador encontram uma
mudanga de impedancia aclistica, entdo uma pequena parcela prossegue e a maior parte
retorna para a fonte. Estes silenciadores s8o econdmicos com baixa perda de presséo do

fluido carregado.



6.2.2. Ressonadores de Helmholtz

Estes dispositivos podem ser utilizados em aberturas laterais de dutos ou em paredes de
ambientes fechados, sendo empregados principalmente como neutralizadores de ondas

sonoras de baixas freqliéncias.
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Figura 6.5. Ressonador de Helmholtz (Gerges, 1992)
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O ressonador pode ser considerado como um sistema de um grau de liberdade com trés
elementos, a saber:
1. Elemento de Massa: na abertura (pescogo), considera-se que o fluido move-se
como um elemento de massa.
2. Elemento de Rigidez: A presséo do fluido no interior da cavidade muda quando ele
e alternadamente comprimido ou expandido pela excitacdo actstica do fluido
através da abertura.
3. Elemento de Resisténcia: A resisténcia do sistema é responsavel pela dissipagao
de energia actstica. Dois mecanismos s&o responsaveis pela absorgdo actstica:
a radiacdo acustica do cilindro de ar vibrante na abertura e o atrito viscoso entre o

ar vibrante e a superficie da abertura.

6.2.3. Painéis Vibrantes Tipo Membrana

A membrana é um elemento que n&o tem rigidez suficiente para permanecer num plano,
exigindo uma fixagdo em seus contornos. Se a membrana for fixada paralelamente a uma
placa rigida, o espago de ar entre elas atuard como elemento de rigidez. A massa do
paine!l e a rigidez da camada de ar formam um sistema mecanico, que possui sua
frequéncia de ressonancia. Na pratica o painel tipo membrana & feito de uma chapa fina,

‘fixada a uma distancia de uma placa ou parede rigida.
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Figura 6.6. Painel Vibrante Tipo Membrana.

Experimentalmente Kristensen mostrou que a freqiéncia de ressonancia é:

—
1l

S

(Kristensen apud Gerges, 1992) (6.5)

onde:
f: frequéncia [Hz];
m: massa por unidade de area da chapa [kg/m?;

d: espago de ar [m].

Entéo, o principio de funcionamento de um painel baseia-se na excitacdo da membrana
ou chapa por ondas sonoras na sua freqiiéncia de ressonancia e a dissipagdo da energia
acustica incidente por amortecimento interno da chapa. E possivel aumentar a energia
dissipada utilizando material de absorgZo sonora no lugar do ar, aumentando com isso a
largura do pico de absor¢do méximo na freqiéncia de ressonancia. Na figura a seguir

podemos ver o coeficiente de absorgio para varios valores de espago de ar.
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Figura 6.7. Curva do coeficiente de absorg&o de painel vibrante tipo membrana (Gerges

T

1992)

6.2.4. Painéis com Face Perfurada

Os materiais acusticos dissipativos, painel vibrante e ressonador de Helmholtz, atuam em
bandas de freqiéncia diferentes (baixa, alta e média freqiiéncias). Portanto pode-se
juntar esses trés dispositivos em um conjunto envolvendo painel perfurado com materiais

absorventes e espaco de ar dividido (ressonador), pode ser visto na figura a seguir:
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Figura 6.8: Conjunto de materiais absorventes e ressonador de Helmholtz (Gerges, 1992)

A frequéncia natural do conjunto & dada por:

P
=5080, |———— Gerges, 1992 6.6
fo 10+ 08d) (Gerg ) (6.6)

A seguir pode-se ver os coeficientes de absor¢do para algumas configuragdes (vide

Fig.6.9 e Fig.6.10)
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Figura 6.9: Coeficiente de Absor¢do de Painel Fino (Gerges, 1992)
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Figura 6.10: Coeficiente de absorgao de painel espesso. (Gerges, 1992)



7. Isolamento de Vibragoes

7.1. Introducéao

Em muitos casos os problemas com ruido e vibragdes em instalacdes industriais e
residenciais sdo devidos & montagem incorreta de maquinas. Tais problemas séo
resolvidos ou minimizados por uma montagem adequada com isoladores de vibragoes,

blocos de inércia e/fou materiais de amortecimento.

Muitas vezes maquinas sdo montadas sobre pisos leves de madeira ou concreto ou até
bases metalicas. Normalmente, a maquina ndo irradia ruido por si s6, principalmente em
baixas freqiiéncias, mas as bases de sustentagio e pisos tendem a atuar, muitas vezes,
como ressonadores aclisticos (como em instrumentos musicais) amplificando o ruido da
maquina. A transmissdo de vibragdes, além do ruido por si s0, pode também ser ruim
para o funcionamento do equipamento, o alinhamento e o estado dos rolamentos tanto da

prépria maguina como de maquinas vizinhas.

Isoladores de vibracbes devidamente projetados podem eliminar esses problemas.
Normalmente, mesmo um baixo grau de isolamento de vibragbes produz uma significante
reducéo de ruido. Entretanto, pelo bem do funcionamento das maquinas, € interessante

buscar um isolamento mais efetivo.

Na maioria das vezes as forcas excitadoras s&o provenientes de desbalanceamentos, de

origem magnética ou devidas a atrito. Normalmente s&o de carater harménico. Tais

forcas ocorrem em motores elétricos, motores de combustdo interna, ventiladores e
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vibradores industriais. As forgas também podem ser de impacto, como para operacdes de

prensagem.

Isoladores de vibragdes e choques devem ser aplicados entre a fonte e o receptor. A
figura a seguir mostra o caso chamado de Isolamento Ativo, em que uma fonte de
vibragdo (maquina) foi montada sobre isoladores de vibragdo para reduzir as forgas
transmitidas as suas bases e assim proteger qualquer outro equipamento montado sobre
essa mesma base, como & o caso de sistemas como ventiladores, compressores,

bombas, motores de elevadores, etc.

L 3

i
T~

e

Figura 7.1. Isolamento Ativo (Gerges, 19892)

Um outro caso, o de Isolamento Passivo, que pode ser visto na figura a seguir, o suporte

ou base, é a fonte de vibracio. Entdo os iscladores devem reduzir a fransmisséo de



vibragbes da fonte (suporte, solo efou fundagdo) para o receptor. Como exemplo,
podemos citar equipamentos eletrénicos frageis ou equipamentos de precisdo, como
balangas e microscépios sujeitos a ambientes de vibra¢des (navios, avibes, carros) onde

& fundamental um isolamento adequado.

Figura 7.3. Isolamento Passivo (Gerges, 1992)

Sempre que for possivel & preferivel o isolamento ativo, ja que & mais facil reduzir o efeito
da fonte localizada, mas isso nem sempre pode ser feito, entéo & necessario o isolamento
passivo que por sua vez & complicado ja que o meio vibrante é na maioria dos casos

complexo, muitas vezes & indefinido e atua em diversas areas.



7.2. Fundamentos do Isolamento de Vibracdes

Para efeito de isolamento de vibragdes uma maquina pode ser considerada um corpo
rigido de massa m. Se a maquina é fixada diretamente numa base rigida a forca periédica

Fm(t) gerada pela méquina sera totaimente transmitida para a sua base de sustentacao.

Se um isolador de vibragéo for colocado entre a maquina e a base, pode-se modelar o
sistema como tendo um grau de liberdade. O isolador (ver figura a seguir) & modelado
como uma mola de rigidez K (N/m) e um mecanismo de amortecimento (amortecedor)
que aplica uma forca a massa, proporcional & velocidade da mesma. C é a constante de

amortecimento viscoso (N.s/m).

Figura 7.3. Maguina montada sobre isolantes (Gerges, 1992)
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Se a maquina estd desligada, ou seja, Fm(t)=0, a frequéncia natural de vibragao

amortecida do sistema é:

fin=— = (7.1)

Neste primeiro caso o amortecimento viscoso pode ser desprezado.

Quando a forca da maquina estiver atuando, a forga Fi(t) sera transmitida a base, com
um angulo de fase . No entanto, o angulo de fase entre as forgas néo é tdo importante
aqui, ja que a transmissibilidade, parametro que mede o grau de isolamento é definida

como a razao entre os médulos das forgas:

LN J1+4(7 1 ) (CrCey o
(Fim| JA— (1 fm)?)? +4(f 1 fim)*(C/Ce)’

Onde:
f & frequéncia da forga excitadora Fm(t) em Hz
fm & a frequiéncia natural de vibragéo ndo amortecida do sistema em Hz

Cc & coeficiente de amortecimento critico dado por:

Cc=2+vmK em N.s/m

A amplitude A, com que vibra a massa m & dada por:



4 1
FmlK \JA=(f 1 fm)’Y’ +4(f  fim)*(C/Ce)’

(7.3)

A razao A/(Fm/K) & conhecida como fator dindmico de amplitude FDA. Isto porque Fm/K

repraesenta o deslocamento da massa se uma for¢a Fm Ihe for aplicada.

A razdo C/Cc é conhecida como razdo de amortecimento 5. O amortecimento critico Cc é
o que se verifica quando 8=1. No caso de isoladores elastoméricos, & assume

normalmente valores entre 0,001 e §,2.

A seguir pode-se ver graficamente as equagdes de transmissibilidade Tr e o Fator

dinamico de amplificagcéo FDA.
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Figura 7.4. Transmissibilidade para sistemas simples amortecidos (Gerges, 1992)
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Figura 7.5. Fator Dinamico para sistema amortecido (Gerges, 1992)

Pelo grafico de transmissibilidade vemos que, se a maquina trabalhar na freqliéncia
natural fm, a ampliitude da forga transmitida 4 base & muito grande, principalmente se o
amortecimento for pequeno. No entanto, se a maquina funcionar bem acima da

frequéncia natural, a amplitude da forga transmitida sera pequena.

Define-se eficiéncia do isolador de vibragdes como:

1



n= (1 —TF) -100% (74)

Pode-se entdo usar isoladores menos rigidos para fazer com que a freqUéncia de
ressonancia seja mais baixa, para assim reduzir ainda mais a forca a ser transmitida. No
entanto, tal procedimento aumenta a deflexao da maquina, o que pode interferir na
operagéo da mesma. A deflexao estatica produzida no isolador pela massa m é dada por

d=mg/K. Viu-se que a freqiiéncia natural esta relacionada com K e m por:

Assim, pode-se relacionar d e fm:

4 47r"’gfm2 a2

onde g é a aceleragéo da gravidade.

Desse modo, a maior deflexio estatica d permitida do ponto vista operacional deve ser
escolhida, porque assim teremos a menor freqiiéncia natural possivel e logo estaremos
trabalhando no gréafico de transmissibilidade para f/fm bem maiores que 1 o que diminui a
transmissibilidade, aumentando a eficiéncia do isolador de vibragdo. Mas vale lembrar
que uma deflexdio excessiva pode interferir desalinhando a maquina. Aiém disso, um
isolador com pouca rigidez vertical, normalmente terd uma pequena rigidez horizontal, o
que causara problemas de estabilidade. As duas consideragbes acima limitam a mais

baixa freqUiéncia fm permitida.
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7.3. Procedimentos de Projeto

No caso de molas como isolador, 0 amortecimento & pequeno (normalmente 0,1), assim

pode-se desprezar o amortecimento na equagio (7.2) que fica:

Ft | 1

Te= = 7
Fm| 1—(f/ fm)

7 = (1-TF)-100% (7.6)

A eficiéncia esta plotada na figura a seguir em fungéo da rotagéo em rpm e da deflexdo

estatica d.
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Figura 7.6: Eficiéncia do isolamento de vibragdes (Gerges, 1992)
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Sugere-se 0§ seguintes passos para a selecao de isoladores de vibracao:

1. Determinar a massa total M e a menor freqiiéncia de excitagdo da maquina.

2. Pelo gréfico anterior escolher a eficiéncia ou transmissibilidade permitida na
menor freqiiéncia de excitagdo e assim determinar a deflexdo estatica d também
graficamente.

3. Com a massa da maquina em cada ponto de apoio, m, e com a deflexao estatica,

determinar a rigidez necessaria para o isolador de vibrages apropriado, K=mg/d.

7.4. Sistema com varios graus de liberdade

Na secdo anterior vimos o isolamento de vibragbes para um grau de liberdade. Na

verdade deveriamos tratar 6 graus de liberdade:

+ 3 de translacéo

¢ 3 de rotagao

e estes 6 graus muitas vezes estdo acoplados, isto €, o sistema quando excitado em uma

diregao responde nio s6 nessa diregdo, mas também em outra(s) simultaneamente. Isso



porque o sistema ndo possui uma simetria elastica. Esse acoplamento depende da rigidez

dos isotadores e da posi¢do dos mesmos em relagéo ao centro de gravidade do sistema.

vertical

Transversal

P

Horizontal

-

Figura 7.7. Sistema com 6 graus de liberdade (Gerges, 1992)

Desse modo, devido ao acoplamento podemos ter um bom isolamento num grau de

liberdade que resulte num péssimo para um outro grau (vide Fig.7.8).
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Figura 7.8. Transmissibilidade de 6 modos de acoplamentos (Gerges, 1992}

Desse modo & sempre interessante diminuir os acoplamentos. Para tanto pode-se:
1. Manter a rigidez dos isoladores na vertical similar & horizonta!
2. Manter o centro de gravidade do sistema no plano de fixagdo dos isoladores
3. Manter as linhas de acdo das forgas de excitacdo passando pelo centro de

gravidade do sistema.



Assim, pode-se montar um modelo com seis graus de liberdade para um corpo rigido

montado através de elementos elasticos iguais. A equagéo do movimento do sistema é:

[M]pt [Clu+ [Klu = F 7.7)

Onde:

- [M], [C] e [K] sdo as matrizes de massa, amortecimento e rigidez generalizada,

respectivamente.
~ H-p.ep séo respectivamente os vetores aceleragéio, velocidade e deslocamento

das coordenadas generalizadas.

— F & o vetor das forgas generalizadas aplicadas.

7.5. Qutros Fatores no Projeto de Isolamento

"No item 7.3 sugeriu-se uma série de passos para projeto. A seguir vamos mostrar passos

que nao foram levados em conta naquela simplificagéo.
7.5.1. Ressonancia do sistema

Pelos graficos da figura 7.5 e 7.6 vemos que para atingir o regime a maquina
necessariamente passara pela freqiiéncia de ressonancia. Nesse momento podem surgir

grandes forgas, principalmente se o amortecimento for pequeno. Mas para obter baixa
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transmissibilidade em regime é necessério baixo amortecimento. Temos, entdo dois

pontos conflitantes, sendo necessario o estudo de cada situacdc para fazer a opgdo

correta.
7.5.2. Rigidez da Base

A base que suporta as maquinas nunca é perfeitamente rigida, ela também tem uma
freqiiéncia natural. Assim é normal projetar os isoladores de modo que a frequéncia
natural da montagem fique bem abaixo da freqdéncia natural da base.

Os efeitos de uma fundacéo flexivel podem ser vistos na figura a seguir.
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Figura 7.9. Transmissibilidade com base flexivel (Gerges, 1992)



O bloco base ou fundacdo é geralmente feito de concreto reforgado por estrutura
metalica. O conjunto de maquinas & fixado rigidamente a esse bloco e em seguida é
alinhado e balanceado. O uso de bloco de base fornece estabilidade e melhora a
distribuicdo de massas e inércias. A presenga do bloco baixa o centro de gravidade até a
linha horizontal da fixagdo dos isoladores, além de minimizar os efeifos das forgas

externas (vide Fig. 7.10). Devido a sua massa o bloco impde ao sistema uma diminuigéo
e —— 1 /K : s
da freqiéncia de ressonancia da montagem fm=2—— —, e assim diminui a
TYm

transmissibilidade. Além disso, uma grande massa de base minimiza o efeito do erro na
estimativa do centro de massa do conjunto, onde deve-se instalar os isoladores de

vibracdo para diminuir o acoplamento.



Figura 7.10. Alinhamento do CG com os pontos de fixacdo (Gerges, 1992)

No caso de veiculos, os dois casos de isolamento sdo feitos: ativo e passivo. Garante-se
assim protecdo ao corpo do veiculo e a outros equipamentos que estdo sendo
transportados no interior do veiculo. As fontes geradoras de vibragdo sdo o motor e
outras maquinas, mais as irregularidades do meio no qual o veiculo se desloca (estrada,

trilhos, ondas, turbuléncias do ar, etc.).



7.6. Tipos e Configuracdes de Isoladores de Ruido

Existem varios tipos de isoladores para diferentes aplicagdes. A escolha do isolador deve
levar em conta os requisitos para o correto funcionamentc do sistema, tais como:
desiocamentos (velocidade ou aceleragio) maximos permitidos, 0 campo excitador, tipo
de isolamento (ativo, passivo ou ambos), faixa de freqliéncias, rigidez em vérias diregbes

.2 amortecimento.

Para minimizar a transmissibilidade deve-se utilizar o menor amortecimento possivel. Mas
ha casos em que a instabilidade da maquina é parametro interessante, assim deve-se
introduzir um amortecimento que pode ser feito via mecanismos dissipadores de energia
como mecanismos viscosos onde a for¢a de amortecimento é proporcional a velocidade

ou o atrito de fricgéo.

A seguir pode-se ver os tipos de isoladores mais comuns:

7.6.1. Isoladores Metalicos

Existem varios tipos como:

1. Molas helicoidais

2. Molas laminadas

w

Cabo de ago e

4. |soladores de mola helicoidal com malha metalica

)|



O tipo mais comum, o de mola helicoidal metalica, & usado para maquinas pesadas,

Ppodendo suportar grandes deflexées.

7.6.2, Isoladores de Elastémeros

Sé&o usados normalmente para maquinas relativamente pequenas com grande forga
excitadora. Elastdmeros podem ser moidados em qualquer forma e tamanho. Estes

isoladores s&o feitos de borracha natural, borracha sintética, neoprene, borracha butilica,

silicone, ou combinagtes destas.

A figura a seguir mostra a curva tipica de deflexao estatica em fungéo da for¢a para

varios valores de dureza do material.
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Figura 7.11. Deflexao-forga-dureza (Gerges, 1992)
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Quando comparados aos isoladores metalicos, os isoladores elastoméricos possuem
vantagem em relagéo a restrigbes de espago e peso em aplicagdes asronauticas. No
entanto, os materiais elastoméricos sdo sensiveis a ambientes agressivos (acidos ou

oleosos), variagfes de temperatura e tem pouca durabilidade.

7.6.3. Isoladores Pneumaticos

A figura a seguir mostra um isolador pneumatico tipico, construido a partir de colchdes de

ar e fixado nos dois lados através de placas metalicas presas.

Fixgto do Placa
Sistema / Metalica
NTAYYAyA
valvula Elastomeros
Placa
: Metalica

Figura 7.12. Isolador Pneumdtico tipico (Gerges, 1992)

Uma deflexdo estatica nula, isolamento de até 99% e freqliéncias naturais abaixo de 1 Hz

podem ser obtidos, o0 que ndo ocorre com molas metalicas, onde se precisa de uma certa



deflex&o estatica para haver um certo isolamento. A freqiléncia natural de oscilagéo de

uma massa sustentada por uma coluna de ar é dada por:

1 |ydg
h=—V.—=
A pr A 4 )
onde:

y & aconstante do gas, parao ar y =14

A é area da sec¢ao transversal do pistao sustentador da massa
g € a aceleragéo da gravidade

V' é o volume de ar

Isoladores pneumaticos s&o usados para componentes de baixa frequéncia de choques
de vibragdes tendo deflexdes estaticas quase nulas. Como exemplo de aplicagdo temos o
isolamento de prensas e de equipamentos sensiveis como microscopios eletrénicos. A
Gnica desvantagem desse tipo de isolador é que ele s6 atua em compress&o numa Unica

dire¢ado definida.

7.6.4.1soladores tipo junta flexivel

S#o elementos que apresentam grande flexibilidade nas diregdes axial e transversal,
absorvendo dilatagbes térmicas das tubulagdes e minimizando a transmisséo de
vibragbes entre maquina e estrutura. S&o fabricados a partir de folha metalica ou de
borracha com ou sem reforco metélico. As juntas flexiveis devem ser colocadas o mais
perto possivel da maquina; a colocagio de juntas em cotovelos fornece redugéo efetiva
em ambas as diregdes. Ainda, juntas flexiveis podem também servir como absorvedores

de ondas acusticas dentro de tubulagdes.



8. Calculo de Ruidos de Ventiladores e Exaustores

8.1. Introducao

Vamos aqui discorrer um pouco € apresentar equacgdes tedricas ou empiricas que

permitam prever o ruido de ventiladores e exaustores.

As equacgdes fornecem o Nivel de Poténcia Sonora NWS, que é uma propriedade fisica
‘fundamental de uma fonte de ruido. Da posse do NWS podemos calcular o Nivel de

Press3o Sonora a uma dada distancia da fonte, operando num ambiente especifico.

O entendimento fisico das fontes geradoras de ruido e a dinémica de cada maquina, junto
com as principais técnicas de controle s&o a melhor ferramenta para especificagao,

projeto, e solugio para o isolamento de ruido de maquinas.

Ventiladores e exaustores s30 sistemas de movimentag&o de fluido que tem o mesmo
tipo de elemento principal, um rotor de pas. Os sistemas de fluxo axial funcionam para
baixas pressdes estaticas, portanto sdo pouco usados na industria. Os sistemas de fluxo
centrifugo sdo usados para elevadas pressoes estaticas e grandes velocidades de fluxos,

logo sdo largamente utilizados na inddstria.



8.2. Fontes de Ruido

Os principais mecanismos geradores de ruido em ventiladores e exaustores sio:

1. Ruido Aerodindmico do tipo banda larga gerado em regides de fluxo turbulento e
vortices. Este mecanismo de geragdo de ruido contribui com as componentes
mais significativas para o ruido total. A presenga de elementos estacionarios
nesse campo rotativo, tais como suportes proximos as laminas ou pas do
ventilador pode aumentar o nivel de ruido.

2. Ruido causado pela passagem das pas proxima a elementos fixos. Este é
concentrado na freqiéncia de passagem fp e seus harménicos 2fp, 3fp,..., etc,
onde:

fp= (nuimero de pas).(velocidade de rotagdc RPM)/60

3. Ruido de origem mecéanica emitido por vibragdes dos componentes estruturais e

das pas.



Figura 8.1. Geragdo de Ruido em ventiladores e exaustores. (Gerges, 1992)
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.8.3. Predicdo do Nivel de Poténcia Sonora

A seguir mostraremos duas maneiras para calcular ou predizer o nivel de poténcia sonora

de um ventilador ou exaustor.

8.3.1. Predigdo da Poténcia Sonora através da Eficiéncia Maxima.

Sendo a o funcionamento de um rotor fora do seu ponto de maxima eficiénciae b o

funcionamento na sua maxima eficiéncia temos que o funcionamento de um rotor é dado

pelas seguintes equagdes (Lei de Som para Rotores)

_ [ da’ | Na

0a- Qb[ o J[ ij 6.1)

PTa= PTb[da ]{N d ] 8.2)
db \Nb’

Wa = Wb [da ]{Na ] (8.3)
db’ \Nb

NWSa=NWSb + 70log(da/db) + 50 log (Na/Nb) (8.4)

.Onde:

Q & a velocidade do fluxo de volume (vazé&o)
PT & a pressao {otal

W é a poténcia



NWS é o nivel de poténcia sonora

d & o didmetro do rotor

N & a velocidade de rota¢ao (rpm)

a e b sdo pontos de desempenho da curva de um rotor

8.3.2. Predigdo do Nivel de Poténcia Sonora através das caracteristicas do Rotor.

Existem varios métodos para esse calculo, a seguir pode-se ver o trabalho de Beranek,

Kamperman e Allen. Neste método o nivel de poténcia sonora em cada banda de

freqUéncia é dado por:

NWS =R + 77 + 10logKW + logPs

NWS =R + 25 + 10log Q + 20logPs

NWS = R + 130 + 10logKW — 10logQ

Onde:

(8.5)
(8.6)
(8.7)

R: é o fator para cada banda de 1/1 oitava dado na tabela a seguir:

Freqiiéncias [Hz] 63 1125 [ 250 | 500 | 1K | 2K | 4K | 8K
Centrifugo: pds cur- ‘

vadas para trds -4 | -6 -9 -11 | -13 | -16 | -19 | -22
Centrifugo: pas cur-

vadas para frente -2 | -6 -13 | -18 | -19 | -22 | -25 | -30
Centrifugo:pds radiais | -3 | -5 -11 | -12 | -15 | -20 | -23 | -26
Axial -7 | -9 -7 -7 -8 -11 | -16 | -18
Fluxo misto 0 |-3 -6 -6 -10 | -15 | -21 | -27

Tab. 8.1. Valores do Fator R. (Gerges, 1992)



Ps: é a pressdo estatica (mm agua)
KW: é poténcia do motor (kilowatts)

Q: & a vazio (m°/h)



9. Estudo de Caso: Isolamento Acustico de Ventilador de
Processo na Empresa Samarco Mineragao S.A.

A Samarco Mineragdo S.A. destaca-se no setor de exploragdo do minério de ferro. A
Samarco produz pelotas (pellets) de minério de ferro para os processos siderurgicos de
reducao direta e afto-forno, além de finos de minério concentrado. Sua capacidade anual
.de produgdo & de 12 milhdes de toneladas de pelotas de minério de ferro por anoc e 1

mithao de toneladas de finos.

Analisar-se-a seguir o isolamento acustico de uma tubulagdo industrial de grande porte
com ventilaggo forcada para resfriamento de pelotas de minério de ferro da Samarco
Mineragéo S. A, localizada em Anchieta - ES. Esse isolamento acustico foi realizado pela

Waytech, firma especializada em isolamento acustico.

A Samarco Mineracéo S.A tinha problemas com relagéo ao elevado ruido - de até 107 dB
muito acima dos 85 dB permitidos pela legislagdo - produzido por um ventilador de
processo de 3,5m de didmetro utilizado para resfriar pellets de ago. Para atenuar esse

‘ruido as seguintes acdes foram tomadas:

e Medigao do ruido dos diferentes pontos da tubulacéo

« Definicgo do nivel de atenuagdo do ruido necessario baseado na legislagao
vigente

+ Projeto do Isolamento

¢ Implantagéo do Isolamento

« Verificagio do Isolamento



Apds o calculo de isolamento acuUstico em termos de engenharia sera visto no item 9.2 0

custo envolvido no projeto.

9.1. Calcule do Isolamento Acustico

Para se fazer o calculo teérico do isolamento aclstico, ou seja, da perda de transmissao,
PT, conseguida, deve-se calcular o efeito de isolamento de cada parte do isolamento

separadamente, para depois somar esse efeito por freqliéncia.

Som

Figura 9.1. Esquema antes do isolamento, s6 tubulagao.

sS0mM

4 oict Pt e
1l 4 | 75 6 O.é

‘Figura 9.2. Esquema apos o isolamento

Como pode-se ver na Fig. 9.2 foram agregados 4 camadas & tubulago, sendo estas

compostas pelos seguintes materiais e dimensdes:



1. laminado asféltico adesivado - 4 mm de espessura

2. laceramica - 75 mm de espessura

3. laminado asfaltico - 6 mm de espessura

4. cobertura de ago galvanizado — 0,6 mm de espessura.

Esta Uitima ndo tem nenhum propésito de isolamento, mas sim de acabamento e
protecio mecanica e protegdo contra intempérie. Assim sendo, seu efeito como isolante

acustico pode ser desprezado.

Como viu-se anteriormente, a absortividade acustica (o) € fungdo da freqiéncia. Assim
sendo, vamos discretizar o cdlculo do isolamento para as freqiiéncias de 125, 250, 500,
1000, 2000 e 4000 Hz, que compde o espectro do ruido. Sabe-se que, isolando estas
freqiéncias nédo isolamos somente elas mas todo um campo de freqiiéncias ao redor
delas. Como nao € possivel isolar uma freqiéncia Unica, com escolha acima feita ,
garante-se o isolamento de freqiiéncias intermediarias como por exemplo 700, 1500 ou

-3000 Hz.

Também mostrou-se que a perda de transmissao, PT, & dada por:
PT=10. Log(1/c)

Sendo:;
Og = Clapsortividade

O = Clransmissibilidade

Assim sendo, utilizando a tabela, Gerges (1992}



Material Coeficiente de Absorco Acustica (%)

Fregiéncia 125 250 500 1000 2000 4000
Laminado Asfaltico 4 4 6 6 6 10
La Ceramica 25 mm 15 35 70 85 90 90
La Ceramica 50 mm 35 70 90 80 95 20
L4 Cerdmica 75 mm 40 80 95 95 95 20

Tab. 9.1. Coeficiente de Absorcédo Aclstica em fungéo da freqiiéncia.

‘A seguir, sera discretizado o calculo do isolamento acUstico para cada camada do
conjunto para cada freqiiéncia selecionada.
Determinaremos o coeficiente de transmissao, oy , para cada freqUéncia. Sabendo que o

coeficiente de absorgdo mais o coeficiente de transmisséo é igual a 1.

Sabe-se que:

Clabsortividade F Cliransmissibilidade = |

Da posse do coeficiente de transmissdo o, utilizar-se-a féormula para Perda por
Transmisséo (PT), item 3.7.

PT=10. Log(1/oy)

Obtendo-se assim uma perda de transmissao para cada material e para cada freqléncia
considerada. Para finalizar, somar-se-a esses isolamentos dos diferentes materiais que
constituem o conjunto isolante por freqiéncia, para obier-se o isoclamento total por

freqiiéncia (PTT).

64



A partir desses ponfos obter-se-4 um grafico da PTT em fungdo da frequéncia que

mostrara o comportamento do conjunto isolante em todo o espectro de freqiiéncias de

campo. Os passos descritos anteriormente foram feitos para cada camada e sé@o

apresentados a seguir.

1. laminado asfaitico:

Para o laminado, (vide Tab. 9.1) a absor¢éo € bem pequena.
‘Para uma freqiiéncia de 125 HZ:

Oit1,126 = 1 = a1 125

o125 = 1 —0.04

Ouy,125 = 0.96

PT1.125= 10 log(1/oiq 125)

PT1.125 =10 EOg(1/O,96)

|PT1,125= 0,18 dﬂ

COMO 0ty 125 = Cier 250, P T 1250 = PT1.425= 0,18 dBy

.Para 500 Hz

Oty 500 = 1 - Olat,500
Olti 500 = Ot 1000 = Our,2000 = 0.94

PT 500, 1000, 2000 = 10 log(1/att1,s00)

[PT+ 500, 1000, 2000 = 0.27dB

Para 4000 Hz



Ot1.4000 = 1 = Oat.4000
Cttr.4000 = 0.90

PT1.4000= 10 log(1/cits 4000)

[ﬁT1 4000 = 0.46 dBI

2. L& Mineral {Ceramica)

Analogamente, agora para a 1a mineral

Para 125 Hz:

Oz, 125 = 1 - Olaz, 125

‘o, 125= 1 — 0,40 = 0,6.
Assim:

PT2 125 = 10 log(1/aup, 125)

PTz‘ 126= 10 109(1106)

[PTZ 125 = 2,22 dBJ

Para 250 Hz:

PTzI 250 = 10 |Og(1l02)

IPTZ 250 = 6,99 dBI

Para 500, 1000 e 2000 Hz:

PT2, 500, 1000, 2000 = 10 log(1/0.05)

|PT2. 500, 1000, 2000 = 13,01 dB!

Para 4000 Hz:

PT2, 1000= 10 log(1/0.1)



PT, 4000 = 10 dB

IIDiscretizou-se entdo o isolamento em fungéo da frequiéncia.

Agora, pode-se somar os isolamentos de cada material para uma dada freqiiéncia
obtendo-se assim, o isolamento produzido pelo conjunto em fungdo da freqgiiéncia, e
como temos no conjunto isolante duas camadas de laminado asfaltico e uma camada de

|a ceramica;

PTT = PTchjumo = 2.PT1 + PT2

Assim podemos construir a tabela a seguir:

Frequéncia (Hz) (PT 1 (dB){PT 2 (dB)] PTT = 2*PT1 + PT2
125 0,18 2,22 2,58
250 0,18 6,99 7,35
500 0,27 13,01 13,55
1000 0,27 13,01 13,55
2000 0,27 13,01 13,55
4000 0,46 10 10,92

Tab. 9.2. PT fungao da frequéncia

Assim sendo como o isolamento vale para faixas de frequiéncias, pode-se tracar o grafico

perda de transmisséo (isolamento) em fungéo da frequéncia.
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‘A Waytech utilizando medidores de nivel de press&o sonora, obteve o espectro do ruido

da tubulacao antes do isolamento que pode ser visto na figura a seguir.
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Figura 9.4. Medigdes de campo (NPS) da Waytech antes do isolamento.



Se garantirmos o isolamento na localizagdo de maior amplitude verificada, no ponto 107,
onde NPS=107 dB, garantimos que o restante também estara suficientemente isolado, ou
seja, estara dentro de um maximo de 90 dB. Da posse desse espectro como néo se pode
simplesmente somar decibéis, & preciso converter esses decibéis para razdes de pressao

a0 quadrado. A razéo de pressdo ao quadrado € calculada da seguinte forma:

NPS = 10 log (P*/P0o?)
P¥Po? = 10790,

Essa razdo de press&o ao quadrado pode ser somada de forma aritmética. Assim:
P2IPO? + P2IPO% + PyP0? +....+ P,2IP0” = Pgyopa fPO?

Uma vez obtida essa soma, ai pode-se voltar e realizar a converséo para dB:

NPSgLoaL = 10'09 (PGLOBALZIPOQ).

Assim construiu-se a tabela a seguir:

Frequéncia (Hz) NPS — Nivel de P*/Po* — raz&o de
Press&o Sonora(dB) |pressac ao quadrado

125 78 63095734,45
160 80 100000000
200 81 125892541,2
250 78 63085734,45
315 88 630957344,5
400 94 2511886432
500 103 19952623150
630 94 2511886432
800 97 5011872336
1000 94 2511886432
1250 96 3981071706
1600 93 1995262315
2000 93 1995262315
2500 88 630957344,5
3150 88 630957344,5
4000 85 316227766

GLOBAL 106,34 43032934925

Tab. 9.3 Espectro do Ruido no ponto 107 medido pela Waytech.



Assim pode-se fracgar o grafico do espectro:
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Figura 9.5. Espect;o do Ruido de 107 dB.

Comparando, antes e apés o isolamento (utilizando os dados das Tabela 9.2 e 9.3) pode-

se gerar a tabela a seguir:

Frequéncia|NPS Antes | P*/Po” —raz&o de |PTT (dB)|Freqléncia P%/Po° — razéo de NPS Apbs
{Hz) do pressac ao (Hz) pressdo ao Isolamento (Nlmz)
Isolamento | auadrado Antes do quadrado Apos
(dB) isolamento Isolamento {dB)
125 78 63095734,45 2,58 125 75,42 34833731,5
250 78 63095734,45 7,35 250 70,65 11614486,14
500 103 19952623150 13,55 500 89,45 881048873
1000 94 2511886432 13,85 1000 80,45 110817481,5
2000 93 1995262315 13,56 2000 79,45 86104887,3
4000 85 316227766 10,92 4000 74,08 265858658,87
Global 106,34 24902191131 - - 90,61 1152105318

Tab.9.4. Nivel de Pressdo Sonora antes e apds o isolamento.

Pode-se assim, superpor os graficos de NPS:
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Figura 9.6. Grafico de Nivel de Pressdo Sonora (NPS) antes e apés o isolamento e PTT.

A Waytech realizou a medigio do Nivel de Pressdo Sonora antes e apds o isolamento

(vide Fig. 9.7).
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Figura 9. 7. Medigbes de campo feitas por Waytech.

Se compararmos os resultados tedricos calculados (Tabela 9.4) com as medicoes de
campo da Waytech, que podem ser vistas na figura 9.6, veremos que © modelo utilizado

é uma boa aproximagéo da realidade.
Pelos calculos tedricos reduziriamos de 106.34 para 90.60 dB, e pelas medidas de campo

da Waytech observou-se uma reducdo de 107 para 87 dB. Essa diferenca de

aproximadamente 4% & aceitavel.
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9.2, Calculo dos Custos Envolvidos no Isolamento da Tubulagao

Vamos agora discorrer um pouco sobre os custos envolvidos no projeto de isolamento
acUstico desse ventilador industrial. E importante que se tenha essa nogdo, ja que o custo

pode inviabilizar a compra/venda do isolamento.

Dados:
e diametro da tubulagéo: ¢ = 3,5 m.
e circunferéncia: C=nx¢d
C=110m
o comprimento L da tubulagao a ser revestida vale: L = 15m

e areatotalAé: A=CxL

A=165m?

.Essa é a area que cada material utilizado devera possuir, vamos desprezar o aumento de
didmetro que ocorre a cada revestimento, ja que ele é muito pequeno se comparado ao

didmetro da tubulacéo.

Em contato direto com a tubulag&o utilizou-se laminado asfaltico com adesivo de 4 mm de

espessura. Custo:

C1= R$ 15,00/ m?

B



‘Multiplicando pela area:
T1=C1x A

T1=R$ 2475,00

Sobre esse laminado asfaltico colocou-se como absorvedor, 1& mineral. Cusio:

C2=R$ 30,00/ m*
Multiplicando pela area:

T2 = R$ 4950,00

Sobre essa la de ceramica, colocou-se outro laminado asfaltico este agora sem adesivo.

-Custo:

C3 = R$ 8,00/ m®
Multiplicando pela area:

T3 =R$ 1320,00

Sobre esse laminado asfaltico, para que o conjunto isolante nao ficasse exposto ao ar

colocou-se uma chapa de ago de 0,3 mm de espessura. Custo:

C4 = R$ 12,00/ m?
Multiplicando pela area:

T4 = R$ 1980,00

Somando entdo esses totais parciais:

n



T=T1+T2+T3+T4

T = 2475,00 + 4950,00 + 1320,00 + 1980,00

T = R$ 10725,00.

Esse & o custo total do material envolvido no trabalho, R$ 10.725,00. E claro que existem
outros custos envolvidos como méo de obra de instalagio, manuteng&o, o prdprio projeto
etc. Mas fevando-se em conta somente o material, as grandes dimensées do ventilador
industrial em questdo e a bem feitoria que esse isolamento pode significar em termos da
salde de seus empregados, assim evitando processo judiciais por danos & audicao que
envolveriam somas muito maiores que este custo, tem-se que este custo de material de

R$ 10.725,00 & um custo baixo.
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10. Conclusio

Pode-se ver entdo, que existe uma grande diversidade de isolantes acusticos e de
montagens para 08 Mesmos, € COMo esSes materiais se devidamente combinados e
montados sdo capazes de reduzir significativamente o ruido. Seja por confinamento
(isolamento), absorgéo ou combinagao desses dois efeitos.

Viu-se na andlise de um caso real como o da Samarco Mineradora S.A, como &
importante e confiavel o calculo tedrico de um isolamento acustico para atingir o resultado
esperado. A diferenga entre o calculado em projeto € 0 medido apés a implanta¢do foi de

apenas 4% (quatro por cento).

Aléem disso, a sociedade esta se mobilizando para acabar com 0 excesso de ruido, daqui
a alguns anos sera normal que um eletrodomestico esteja na prateleira de uma loja com
um selo indicando seu nivel de ruido. Em breve, dever-se-a seguir a uma série de normas
que regulamentardo, de modo cada vez mais eficaz e rigoroso, o nivel de ruido permitido

para uma determinada atividade.

Na solugdc de um problema de ruido deve-se considerar todas as solugbes viaveis e 0
custo/beneficio de cada uma delas. O custo de redugéo de ruido envolve um projeto, uma
implantagédo, manutengéo. Isso pode ser quantificado em fungéo da atenuagao desejada.
O beneficio de atenuar o ruido é eliminar reclamagdes, pagamento de insalubridade,
aposentadorias por surdez profissional, custo de assisténcia médica, auséncia no servigo,

..., etc. O ponto de equilibrio custo/beneficio significa um balango entre custo de redugo
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de ruido e os beneficios financeiros através da eliminagéo da ilegalidade (multas). lsso
mostra como & importante a real fiscalizagio da industria e de diversos outros setores da

sociedade geradores de ruido.

E importante lembrar que os beneficios sociais de se diminuir o nivel de ruido no
ambiente industrial @ manté-lo num patamar aceitavel (isto & que néo lese o aparelho
auditivo do colaborador para que eles possam assumir suas responsabilidades sociais e
familiares para contribuir com a sociedade) séo incalculaveis. Ou seja, a saude dos
colaboradores nio deve nem pode ser vendida por pagamento extra por insalubridade,
por aposentadorias antecipadas, por surdez ou qualquer outra razao do género, porque

esse custo sim & altissimo para a sociedade.

Assim sendo, sabendo que a sociedade esta percebendo como s&o custosos 0s gastos
relacionados ao excesso de ruido, vemos que o isolamento acUstico e a redugéo de ruido
s&o campos para desenvolvimento e aplicagio da engenharia de grande potencial para

longo, médio e inclusive curto prazo.



11. Anexos - Atualidades em Isolantes Acusticos.

A Seguir, veremos uma série de materiais isolantes aclisticos que foram pesquisados

neste trabalho, onde estar

esses isolantes.

do presentes produtores € caracteristicas que diferenciam
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"Material: Painel flexivel para montagem de cabines acusticas sob medida, composto de
barreira vinilica, material de absorgéo sonora e cobertura impermeavel de alta resisténcia
mecanica, fornecido na cor cinza claro, espesura de 25 mm e densidade de 7,32 kg/m?®.
Sustentagao: estrutura metalica

Flamabilidade: ASTM E-84 - Classe 1



SONEX
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Material: Espuma flexivel de poliuretano, Auto-extinguivel,
';:lensidade 32 Kg/m?, com Superficie esculpida em cunhas anecoéicas.
Dimensao das Placas: 1000 x 1000 mm

Espessuras Disponiveis: 20,35, 50 e 75 mm

Cores: Natural: cinza grafite

Pintado: diversas cores

Flamabilidade: UL-94 HF-1.



SONEXsoft
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Material: Espuma flexivel de poliuretano, Auto-extinguivel, densidade 32 Kg/m?3, com
superficie levemente esculpida em cunhas Anecéicas.

Dimenséao das Placas: 1000 x 1000 mm

Espessura Disponivel: 30 mm

Cores: Natural: cinza grafite.

Pintado: diversas cores

Flamabilidade: UL-94 HF-1
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Material:Espuma semi-rigida especial liltec,
praticamente incombustivel, densidade 10 Kg/m?®
Dimensao das Placas: 1200 x 600 mm
Espessuras Disponiveis: 25,35 e 50mm
Cores: Natural: branco

Pintado:diversas cores

Flamabilidade: UL-94 VO ASTM E84 - Classe 1
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Material: Espuma flexivel de poliuretano, de textura irregular com aparéncia de concreto,
cinza-claro, auto-extinguivel, densidade 30 Kg/m3.

Dimensao das Placas: 600 x 600 mm;

618 x 618 mm (versao autoportante)

Espessura Disponivel: 15,20, 30 e 45mm

Pintado: diversas cores

Flamabilidade: UL-94 HF-1



SONEXbaffle
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Material:Espuma flexivel de poliuretano, auto-extinguivel, densidade 32 Kg/m?® e estrutura
metalica com ganchos nas 4 extremidades, para sustentacéo e instalagao

"Dimenséo dos Painéis: 1200 x 800 mm;

1000 x 500 mm;

1000 x 330; 500 x 330 mm

Espessura Disponivel: 40 e 70mm

Cores: Natural: cinza grafite Pintado: diversas cores

Flamabilidade: UL-94 HF-1
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Material: Espuma flexivel de poliuretano, auto-extinguivel, densidade 32 Kg/m?® e lengol
de chumbo de 0,3mm de espessura como camada interna da placa.

Dimensio dos Painéis: 500 x 500 mm;

Espessura Disponivel: 40 (simples); 540mm (dupla camada de chumbo)

Cores: Natural: cinza grafite Pintado: diversas cores

Flamabilidade: UL-94 HF-1



SONEXflexonic
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Material:Espuma flexivel de poliuretano, densidade 30 Kg/m?, com superficie esculpida
em cunhas anecoicas.

Dimenséo das Placas: 1200 x 600 mm

Espessuras Disponiveis: 20, 35, 50 e 75 mm

'ICores: Natural: cinza grafite.

Pintado: diversas cores

Resisténcia ao fogo: UL-94 HF-1
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