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1. INTRODUCERE 
Acustica tehnică a devenit începând cu anii 90 o preocupare majoră a multor domenii ce 

intră în contact direct sau indirect cu elementele şi mai ales cu efectele sale. Astfel, în literatura 
tehnică s-a putut constata o expansiune impresionantă a studiilor teoretice şi experimentale ce 
abordează aspecte acustice în diverse domenii inginereşti. Importanţa acestor studii este evidentă, 
deoarece efectele şi problemele acusticii sunt întotdeauna recepţionate de mediul înconjurător şi 
automat de oameni ca receptori finali. 

În aceste condiţii, de actualitate şi importanţă deosebită, alegerea în anul 2004 a temei de 
doctorat „Contribuţii la studiul controlului radiaţiei acustice la instalaţii cu acţionare electrică” a 
venit de la sine pentru un proaspăt inginer în domeniul ingineriei electrice. După realizarea primilor 
paşi ai stagiului meu de doctorat am hotărât alături de conducătorul meu de doctorat prof.dr.ing. 
Nicolae Enescu să îmi particularizez viitorul studiu deoarece aria instalaţiilor cu actionare electrică 
cuprindea o infinitate de aplicaţii practice. 

Propunerea de a aborda domeniul aparatelor electrocasnice a fost practic comună, iar de 
aici şi până la ceea ce urma să dezvolt efectiv în cadrul tezei de doctorat, şi anume acustica 
instalaţiilor de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului, a mai fost doar un pas. Având încă din 
timpul facultăţii preocupări numeroase legate de echipamentele HVAC şi finalizate la momentul 
respectiv cu o lucrare de diplomă amplă exact în acest domeniu, mi-am dorit să explorez domeniul 
acusticii la aceste instalaţii şi astfel mi-am cristalizat încă din start ceea ce urma să fie tematica 
efectivă a tezei de doctorat. 

Lucrarea de doctorat elaborată şi prezentată în cele ce urmează este structurată pe 7 
capitole la care se adaugă o bibliografie amplă, cu un număr semnificativ de referinţe din literatura 
de specialitate. Rezumând, etapele parcurse în dezvoltarea temei „Contribuţii la studiul controlului 
radiaţiei acustice la instalaţii cu acţionare electrică” sunt: 

 În capitolul 2 intitulat „Stadiul actual al problematicii studiate” am prezentat informaţii 
legate de zgomotele şi vibraţiile ce sunt specifice acestor tipuri de echipamente precum şi criteriile 
de evaluarea a nivelelor de zgomot şi vibraţii la instalaţiile de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a 
aerului.  

Problema influenţei asupra factorului uman şi răspunsul acestuia şi-a găsit şi ea locul în 
abordarea stadiului actual, pentru că, până la urmă, ea determină necesitatea cercetărilor în acest 
domeniu şi găsirea mereu a unor soluţii constructive de reducere a nivelelor de zgomot şi vibraţii la 
aceste echipamente. 

 Capitolul 3 „Producerea zgomotului şi a vibraţiilor în sistemele de încălzire, ventilaţie şi 
condiţionare a aerului (HVAC)” identifică şi analizează sursele de zgomot şi vibraţii în instalaţiile 
de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului utilizate în case, spaţii de locuit, birouri, săli de 
conferinţă etc.  

Având în vedere structura echipamentelor studiate, au fost dezvoltate pe rând problemele 
de zgomot şi vibraţii la ventilatoare, la motoarele electrice existente în componenţa acestor tipuri de 
instalaţii, la rulmenţii utilizaţi precum şi la compresoare.  

În subcapitolul dedicat ventilatoarelor, am analizat producerea zgomotului şi a vibraţiilor 
produse de întreaga gamă de ventilatoare folosită în acest domeniu. Pentru motoarele electrice, 
zgomotul şi vibraţiile de natură magnetică precum şi vibraţiile mecanice şi zgomotul datorate 
neechilibrării pieselor în rotaţie au fost principalele două direcţii de studiu.  

Rulmenţii şi compresoarele de gaz sunt la rândul lor surse majore de producere a vibraţiilor 
şi zgomotelor, mai ales în condiţiile în care uzura lor este, în multe cazuri, semnificativă datorită 
condiţiilor de exploatare. Variaţiile mari de temperatură şi umiditate conduc în perioade relativ mici 
de timp la modificarea şi/sau deteriorarea caracteristicilor funcţionale şi constructive iniţiale a 
acestora, fapt care contribuie decisiv la apariţia unor vibraţii ale diverselor elemente componente 
precum şi la creşterea nivelelor de zgomot în diverse moduri de funcţionare. 
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Sistemele de distribuţie a aerului contribuie şi ele la nivelele de zgomot înregistrate şi 
percepute în final de receptorii din respectivele spaţii în care funcţionează instalaţiile studiate. În 
cadrul analizei teoretice realizate în acest capitol, am dezvoltat pe rând contribuţia diverselor coturi, 
ramificaţii şi intersecţii de conductă la creşterea puterii sonore precum şi modalitatea în care 
anumite atenuatoare de zgomot pot reduce semnificativ valorile înregistrate. Grilajele şi difuzoarele, 
adică elementele finale ale sistemelor de distribuţie a aerului în încăperi, aduc şi ele un plus 
important la puterea sonoră dacă nu sunt proiectate adecvat. 

 Capitolul 4 denumit „Aspecte privind propagarea şi transmiterea zgomotelor la 
instalaţiile de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului” vine ca o continuare necesară a ideilor 
dezvoltate anterior în cadrul tezei de doctorat. Odata identificate şi analizate sursele de zgomot în 
instalaţiile de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului, concluzia desprinsă a fost aceea că zona 
cu cele mai semnificative probleme o reprezintă acustica acestor echipamente. 

Soluţia problemelor de control şi reducere a zgomotului la orice sistem HVAC implică 
examinarea surselor sonore, a căilor de transmitere şi a receptorilor. O precizare extrem de 
importantă este aceea că există mai multe căi de transmitere de zgomot şi/sau vibraţii între sursă şi 
receptor astfel încât percepţia acestuia din urmă poate fi amplificată sau din contră redusă de 
acestea. 

Când vorbim de receptorii de zgomot, se face referire evident la oamenii care ocupă 
spaţiile, clădirile deservite de respectivele echipamente. Pentru majoritatea sistemelor HVAC, 
proiectanţii sistemului nu pot să modifice sau să schimbe caracteristicile sursei sonore sau ale 
receptorilor. În acest caz, ei sunt constrânşi să modifice căile de transmitere a zgomotului ca 
modalitate de a atinge nivelele sonore dorite în spaţiile clădirii. 

Prin urmare, cunoaşterea fenomenului de propagare a zgomotului prin conductele de 
evacuare precum şi a transmisibilităţii sonore în spaţiile interioare şi/sau exterioare este obligatorie 
pentru a putea oferi soluţii de reducere a nivelelor de zgomot şi atunci când modificarea căilor de 
transmitere a zgomotului reprezintă unica soluţie şi atunci când aceasta face parte dintr-un proces 
mai complex. 

Analiza realizată în cadrul acestui capitol are o complexitate semnificativă, studiul 
propagării zgomotului prin conducte realizându-se pentru cele mai importante şi răspândite forme 
de tubulatură utilizate la distribuţia aerului. Din punct de vedere al transmisibilităţii sonore, sunt 
prezentate informaţii şi modalităţi de calcul pentru toate categoriile de pereţi, tavane şi podele 
existente în prezent în locuinţe personale, în spaţiile de birouri şi conferinţe, adică exact în locurile 
unde sunt utilizate echipamentele avute în vedere în cadrul tezei de doctorat. 

 Capitolul 5 „Cercetări experimentale privind nivelele de zgomot şi vibraţii la instalaţiile 
casnice de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului” face trecerea către partea experimentală a 
tezei de doctorat. Studiul este realizat strict pe instalaţiile cu utilizare casnică şi are în vedere în 
prima sa etapă măsurarea nivelelor de zgomot şi vibraţii la aceste tipuri de echipamente, 
identificarea proprie a surselor ce generează valorile ridicate atât în domeniul acustic cât şi în cel 
vibrator precum şi stabilirea influenţei şi a importanţei pe care acestea o au în nivelele generale de 
zgomot şi vibraţii măsurate la aceste echipamente.  

Pentru realizarea experimentelor am ales diferite tipuri de instalaţii şi spaţii de utilizare 
precum şi o gamă largă de regimuri de funcţionare a acestora. Am avut de asemenea în vedere 
aspecte precum condiţiile atmosferice externe, zgomotul ambiental, ora de realizare a 
determinărilor, modalitatea de montare a aparatelor, izolarea fonică a spaţiilor respective etc. 

În lucrare sunt prezentate pentru ambele locaţii atât informaţii cu privire la condiţiile de 
realizare a determinărilor experimentale, a lanţurilor de achiziţie şi prelucrare a datelor dar şi 
rezultatele numerice şi grafice obţinute.  

 În capitolul 6 intitulat „Modelarea experimentală a problematicii studiate în camera 
anecoică” am continuat studiul experimental pe aceleaşi instalaţii dar acum montate într-un stand 
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amenajat în camera anecoică din cadrul Laboratorului de Acustică şi Vibraţii din Catedra de 
Mecanică a Universităţii Politehnica Bucureşti. Avantajele aduse de un astfel de spaţiu special 
amenajat din punct de vedere acustic sunt evidente: nivelele de presiune acustică înregistrate nu 
sunt influenţate de zgomotul ambiental; funcţionarea instalaţiilor nu mai este modificată de 
condiţiile climaterice variabile; parametrii gen temperatură, umiditate pot fii controlaţi cu exactitate. 

Bazându-mă pe concluziile capitolului precedent, obiectul principal de studiu l-a 
reprezentat unitatea externă a instalaţiei, unitate ce nu poate funcţiona însă independent de splitul 
interior şi restul elementelor de montaj. 

Pentru obţinerea unor rezultate elocvente, în interiorul camerei anecoice am separat sursele 
principale de zgomot prin construirea unui perete despărţitor între unitatea split interioară şi cea 
exterioară cu rol inclusiv în analiza transmisibilităţii. În primă fază, studiul experimental a avut 
drept scop obţinerea unor rezultate vibro-acustice complete în diverse regimuri de funcţionare ale 
echipamentului, inclusiv determinarea directivităţii zgomotului din unitatea externă.  

Partea finală a modelării experimentale cuprinde identificarea şi verificarea câtorva soluţii 
proprii originale de reducere a nivelelor de zgomot şi vibraţii înregistrate pe echipamentul studiat.  

Astfel, pe lângă un montaj adecvat al structurii exterioare, am implementat şi câteva soluţii 
proprii cum ar fi: izolarea elementelor active faţă de structura de bază prin utilizarea de garnituri, 
burete şi tălpi din cauciuc; îmbunătăţirea suprafeţelor interioare de contact cu folii perforate din 
materiale flexibile (carcasă, etc.); îmbunătăţirea modalităţii de asamblare a carcasei prin utilizarea 
unor garnituri cauciucate speciale. 

 Capitolul 7 „Concluzii finale. Sinteza contribuţiilor originale” evidenţiază elementele ce 
se desprind din partea experimentală a tezei de doctorat, cu sublinierea mai ales a contribuţiilor 
originale aduse de autor pe tot parcursul studiului. În cadrul acestui capitol sunt precizate de 
asemenea direcţiile viitoare de cercetare ce pot fi abordate de autor ca o continuare firească a temei 
tezei de doctorat. 

 Bibliografia tezei de doctorat conţine un număr de 103 de referinţe, în majoritatea lor 
lucrări de strictă specialitate în domeniul studiat. La acestea se adaugă o serie de normative 
româneşti şi internaţionale ce reglementează domeniul tezei de doctorat precum şi 10 web-
bibliografii. 

Din totalul referinţelor din bibliografie menţionez existenţa unui număr de 20 de lucrări 
ştiinţifice în domeniul tematicii tezei de doctorat în care sunt unic autor sau coautor. Acestea au fost 
concretizate prin comunicări ţinute la sesiuni ştiinţifice ale unor institute de învăţământ superior, la 
manifestări ştiinţifice naţionale sau naţionale cu participare internaţională, precum şi prin publicare 
în reviste de strictă specialitate ori în proceedings-urile unor manifestări internaţionale.  
 

2. STADIUL ACTUAL AL PROBLEMATICII STUDIATE 
 

2.1. ZGOMOTELE DE BAZĂ ALE SISTEMELOR DE ÎNCĂLZIRE, VENTILAŢIE ŞI 
CONDIŢIONARE A AERULUI (HVAC) 

Zgomotul şi vibraţia sunt caracteristici de neevitat în sistemele de încălzire, ventilaţie şi 
condiţionare a aerului indiferent de complexitatea instalaţiilor  utilizate. Curgerea turbulentă în 
ventilatoare, conducte şi plenum, generează zgomote care pot pătrunde în spaţiile învecinate. 
Curgerea apei prin pompe şi sistemul de ţevi generează de asemenea zgomote ce pot necesita 
control. Prin caracteristicile lor constructive, echipamentele cu mişcare de rotaţie sau cu mişcare 
alternativă ca ventilatoarele, pompele şi răcitoarele, produc zgomote cu frecvenţe în domeniul 
audio, precum şi vibraţii care sunt transmise prin structurile clădirii. Zgomotul unui sistem de 
încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului ajunge la ocupanţii clădirii fiind transmis prin aer sau 
prin structura construcţiei.  
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O bună proiectare acustică vizează ambele moduri de transmitere a zgomotului şi are în 
vedere amenajarea şi optimizarea efectivă a spaţiului, proiectarea structurii, selecţia echipamentului, 
prevederea dispozitivelor de control al zgomotului şi vibraţiilor precum şi alte numeroase aspecte ce 
vor face obiectul studiului nostru. 

Zgomotul produs de un sistem de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului poate fi de 
tip „zgomot de bandă largă” sau de tip „zgomot tonal” [4]. Zgomotul de bandă largă conţine energia 
sonoră pentru mai multe frecvenţe în timp ce zgomotul tonal conţine doar energia sonoră la 
frecvenţe discrete. Acesta din urmă poate fi în multe din cazuri mult mai supărător decât zgomotul 
de bandă largă, ceea ce mă determină ca în dezvoltarea temei alese să revin cu aspecte teoretice şi 
experimentale privind producerea, controlul şi reducerea lui. 

 
2.2. CRITERII PRIVIND EVALUAREA NIVELELOR DE ZGOMOT ŞI VIBRAŢII LA 
INSTALAŢIILE DE ÎNCĂLZIRE, VENTILAŢIE ŞI CONDIŢIONARE A AERULUI 

Odată cu dezvoltarea pe plan mondial a tematicii abordate, literatura de specialitate a 
definit din ce în ce mai bine şi mai vast criteriile de evaluare a nivelelor de zgomot şi vibraţii pentru 
diversele tipuri de instalaţii de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului. Deoarece percepţia 
zgomotelor de către om depinde de mulţi factori (conţinutul de frecvenţe, nivelul, frecvenţa 
repetiţiei, etc.), definirea unor limite acustice de expunere acceptabile a fost şi este dificilă. 

Există multe sisteme de evaluare, fiecare cu propriile condiţii, sisteme ce au fost dezvoltate 
pentru a ajuta la stabilirea limitelor acceptabile de expunere la zgomot în interior şi în jurul clădirii. 
Sistemele de evaluare cele mai frecvent utilizate pentru a descrie sistemul HVAC sunt nivelul de 
zgomot ponderat A exprimat în dBA, nivelul de intensitate auditiv sonor, sistemele de evaluare a 
zgomotului camerei (RC) şi a criteriului de zgomot (NC). 

Nivelul de zgomot ponderat A este deseori utilizat pentru evaluarea zgomotului în 
sistemele HVAC în domeniul conservării auzului şi expunerii la zgomot a comunităţii. Deşi uşor de 
înregistrat, măsurarea nivelului de zgomot ponderat A pentru orice tip de sistem HVAC în clădiri 
comerciale şi rezidenţiale este deseori ineficientă deoarece acesta nu indică în mod corespunzător 
nivelul sonor de joasă frecvenţă, ca acela asociat detunăturilor conductelor. De asemenea, acesta nu 
poate identifica corespunzător problemele de zgomot de joasă frecvenţă, acolo unde ele există. 

Zgomotul produs de sistemele HVAC şi de echipamentele mecanice sau electrice sunt de 
regulă, principalele tipuri de zgomote care pătrund într-un spaţiu închis (interior) şi care formează 
zgomotul de fond. În ceea ce priveşte proiectarea sistemelor HVAC sau a altor sisteme mecanice 
sau electrice este necesar să se cuantifice şi să se determine limitele de zgomot interior acceptate. 
Procedurile criteriului (NC) şi a criteriului (RC) au fost recomandate de Societatea Americană de 
Ingineria Căldurii, Frigului şi Aerului condiţionat, pentru determinarea acceptabilităţii zgomotului 
propagat într-o clădire sau a zgomotului de fond. 

 
2.2.1. Criteriul camerei (RC) 

Evaluarea RC a mediului acustic are în vedere două aspecte: o valoare numerică ce 
evaluează uşurinţa comunicării verbale şi o notaţie literală care indică calitatea subiectivă a 
zgomotului. Sistemul de evaluare RC a fost la început proiectat ca o procedură de diagnoză bazată 
pe interpretarea spectrului sonor măsurat. De la introducerea sa, al a fost de asemenea folosit ca un 
instrument în proiectarea pentru scopuri predictive.  

Făcând referire la spectrul sonor cu lăţimea de analiză de o octavă trasat în figura 2.3 şi 
urmărind etapele de mai jos pas cu pas, se determină evaluarea completă RC a spectrului sonor [80]. 

Etapele evaluării: 
1. Se măsoară nivelul sonor într-un domeniu de frecvenţe de 8 octave de la 31 la 4000 Hz. 
2. Se trasează nivelele sonore măsurate pentru fiecare din cele 8 octave pe o diagramă RC cu linii de 
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unire a punctelor. 
3. Se determină media nivelelor sonore pentru octavele cu frecvenţele centrale de 500, 1000 şi 2000 
Hz. Rezultatul este valoarea numerică RC. 
4. Se trasează o linie pe diagrama de lucru RC care trece prin coloana 1000 Hz la valoarea numerică 
RC şi se înclină în sus stânga şi în jos dreapta 
5dB pe octavă. Se continuă cu înclinarea liniei 
pentru a stabili o valoare pentru toate cele 8 
octave.  
5. Dacă nivelul de zgomot măsurat în oricare 
din octave sub 500 Hz este deasupra liniei 
înclinate cu mai mult de 5 dB, se adaugă litera 
„R” (detunături - rumble) la valoarea 
numerică. 
6. Dacă nivelul de zgomot măsurat în orice 
octavă peste 500 Hz este deasupra liniei 
înclinate cu mai mult de 3 dB, se adaugă litera 
„H”  (şuierat, fâşâit - hiss). 
7. Dacă nivelele de zgomot în nicio octavă nu 
depăşesc limitele de detunături sau şuierat, 
atunci la valoarea numerică se adaugă litera 
„N” (neutru). 
8. Dacă un zgomot ca vuietul unei pompe este 
audibil sau dacă linia trasată la punctul 2 
deviază de la înclinaţia care duce în jos 
dreapta, atunci valoarea numerică are litera 
„T” (ton). Acest caz necesită aprecieri 
subiective. 
9. Dacă nivelul de presiune sonoră între 31,5 şi 
63 Hz este într-una din zonele haşurate ale diagramei RC, la valoarea numerică se pune litera „V” 
care indică posibilitatea unui zgomot excesiv sau zăngănit. 

 
2.2.2. Criteriul de zgomot (NC) 

Sistemul de evaluare NC, un precursor al sistemului RC, foloseşte curbe de evaluare 
similare sistemului RC. El este folosit pentru a determina evaluarea spectrului sonor după cum 
urmează: 
1. Se determină nivelele sonore într-un domeniu de frecvenţă de 8 octave de bandă de la 63 la 8000 
Hz. 
2. Se trasează valorile pe diagramă şi linia ce le uneşte. 
3. Evaluarea NC este făcută pentru nivelul sonor determinat în banda de octavă situat pe curba cea 
mai înaltă. Deoarece ele sunt parte a primului sistem de evaluare în octava de bandă, larg acceptată, 
curbele de evaluare NC sunt încă larg utilizate de comunitatea HVAC. Totuşi ele sunt utilizate cu 
precauţii datorită unor limitări dintre care amintim: 
 Curbele NC nu se extind la banda de 16 şi 31 Hz, zone în care au loc cele mai multe probleme la 
aceste tipuri de instalaţii. 
 Raportând un singur număr bazat pe tangenta unei curbe de evaluare la o octavă de bandă fără a 
da o calitate subiectivă spectrului sonor, cineva poate evalua greşit două spectre sonore mult 
diferite, acceptându-le ca egale. 

 
Fig. 2.3 – Aplicarea sistemului de evaluare a 
criteriului de cameră RC la măsurarea unui 

spectru 
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2.2.3. Criterii de acceptare 
Uniformitatea acestor tipuri de criterii este relativă după cum şi legislaţia diferă de la ţară 

la ţară. Spre exemplu, în clădirile comerciale, rezidenţiale şi în instituţii, acolo unde comunicarea 
prin vorbire şi libertatea de a nu fi deranjat sunt factori importanţi, sistemul de evaluare RC va 
furniza cele mai folositoare indicii de acceptabilitate.  Dacă libertatea de deranjamente nu este o 
consideraţie majoră într-o clădire, dar comunicarea verbală este importantă, atunci poate fi utilizat 
un sistem de evaluare mai liberal NC.  

În locurile industriale sau alte 
clădiri unde este importantă auzirea 
conversaţiei, este uzual folosită evaluarea 
nivelului ponderat A. Calitatea comunicării 
verbale în mediul înconjurător poate fi 
determinat folosind graficul din figura 2.5, 
unde distanţa dintre vorbitori, nivelul vocii 
şi nivelul sonor de fond în dBA sunt 
cunoscute.  

Concluzionând, se observă că 
există o serie întreagă de criterii, mai vechi 
sau mai noi, privind evaluarea şi 
accceptarea nivelelor de zgomot existente. 
Utilizarea lor în cazul instalaţiilor de ventilare şi condiţionare a aerului poate fi mai mult sau mai 
puţin eficientă, funcţie de o serie întreagă de factori analizaţi anterior. Criterii prezentate în lucrarea 
de faţă nu sunt singurele existente şi, de asemenea, trebuie precizat că indiferent de complexitatea 
unuia sau altuia dintre aceste criterii, ele nu pot acoperi întreaga gamă de situaţii întâlnite în 
funcţionarea acestor tipuri de instalaţii. 
 
2.2.4. Criterii privind zgomotul exterior 

În foarte multe cazuri este necesară 
determinarea limitelor admisibile de zgomot 
ce se propagă într-o comunitate, zgomot 
produs de sistemul HVAC sau alte tipuri de 
echipamente mecanice sau cu acţionare 
electrică. Anumiţi factori influenţează 
reacţia comunităţii la zgomotul intrus; 
aceştia sunt: intensitatea sau nivelul 
zgomotului, durata şi intermitenţa acestuia, 
conţinutul în frecvenţă şi expunerea la alte 
zgomote similare.  

Procedurile de zgomot compus 
(CNR) pot fi utilizate la stabilirea limitelor 
de zgomot produs de sistemul HVAC sau de 
alte echipamente  mecanice sau cu acţionare 
electrică, şi care se propagă într-o 
comunitate [63]. Evaluarea nenormalizată a 
zgomotului compus se realizează prin 
trasarea nivelelor de presiune sonoră în 
benzi de octavă asociate zgomotului intrus 
din figura 2.6. 

Fig. 2.5 – Aplicarea sistemului de evaluare a 
criteriului de cameră RC la măsurarea unui 

spectru 
 

 
Fig. 2.6 – Curbele de evaluare, nenormalizate, ale 

zgomotului compus (CNR) 
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Evaluarea nenormalizată a zgomotului compus, reprezintă cea mai mare valoare a nivelului 
de presiune sonoră care intersecteză curba. Dacă aceasta se situează între două curbe, valoarea CNR 
se obţine prin interpolarea valorilor CNR ale celor două curbe. Valoarea CNR trebuie să fie 
corectată în primul rând în funcţie de zgomotul de fond care există în absenţa zgomotului intrus, dar 
şi funcţie de etapele diurne de manifestare, sezon, intermitenţa zgomotului, caracteristicile 
zgomotului sau expunerea anterioară a comunităţii la factori similari de zgomot. 

Valoarea CNR normalizată, corectată pentru nivelul de zgomot de fond, este obţinută prin 
adăugarea factorului de corecţie (se va ţine seama de semnul + sau – aferent numărului) la valoare 
zgomotului compus obţinut. Corecţia finală este asociată timpului zilei, sezonului, intermitenţei 
zgomotului şi expunerii comunităţii la factori de zgomot similari.  

Concluzionând, valoarea CNR normalizată se calculează prin adăugarea la valoarea 
nenormalizată a numărului total de corecţie a zgomotului de fond obţinut şi a numărului total de 
corecţie în funcţie de perioada zilei, sezonului, intermitenţa zgomotului, caracteristicile acestuia şi 
expunerea anterioară a comunităţii la factori de zgomot similari. Odată ce valoarea normală 
compusă CNR a fost calculată, pasul următor este obţinerea reacţiei anticipate a comunităţii la 
zgomotul intrus.  

Procedura de evaluare a zgomotului compus este, în general, o metodă de bază pentru 
determinarea reacţiei comunităţii la zgomotul exterior provenit de la echipamentele mecanice şi 
electrice în rândul cărora se găsesc şi instalaţiile de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului. 

 
2.2.5. Criterii de vibraţii 

Vibraţiile mecanice şi zgomotul indus de acestea reprezintă adesea sursa majoră a 
nemulţumirilor ocupanţilor din clădirile moderne. Nemulţumirile ocupanţilor privind vibraţiile 
clădirii se manifestă în una din următoarele trei forme: 
 prima, nivelul vibraţiei perceput de ocupanţii clădirii este suficient de mare pentru a le produce 

panică şi a-i alarma. 
 a doua, energia vibraţiilor de la echipamentul mecanic, transmisă structurii clădirii, se propagă 

pe diverse trasee în clădire fiind apoi radiată ca zgomot. 
 a treia, vibraţiile prezente în clădire pot afecta funcţionarea echipamentelor de precizie sau a 

intrumentelor existente în aceasta. 
Nivelele de vibraţii măsurate pe echipament şi pe componentele acestuia pot fi afectate de 

neechilibrarea, nealinierea componentelor echipamentului şi de interacţiunea rezonantă dintre piesa 
vibratoare a echipamentului şi structura sistemului de podea pe care este plasat. Dacă o piesă a 
echipamentului este echilibrată în limite acceptabile şi totuşi există nivele excesive de vibraţii, 
echipamentul şi instalarea acestuia trebuie să fie verificate pentru a stabili posibila existenţă a 
condiţiilor de rezonanţă. 

 
2.3. INFLUENŢA ASUPRA ELEMENTULUI UMAN. RĂSPUNSUL UMAN 

Problemele legate de nivelul de zgomot şi vibraţii la diversele tipuri de instalaţii de 
încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului au de fapt ca scop major identificarea influenţei 
acestora asupra elementului uman. În acest domeniu există numeroase normative care 
reglementează proiectarea, executarea, instalarea şi funcţionarea acestor tipuri de instalaţii dar 
pentru a începe să le înţelegi trebuie stabilită şi mai ales percepută importanţa acestora. Înţelegerea 
fundamentală a tuturor acestor reglementări are până la urma  legătură cu răspunsul la întrebarea 
„Care este răspunsul uman la stimulii de zgomot şi vibraţii ai instalaţiilor HVAC?” 

În cazul temei abordate în cadrul tezei de doctorat, problema răspunsului uman se reduce 
practic doar la aspectul acustic provenit fie direct de la zgomot emis de instalaţiile HVAC, fie de la 
vibraţiile transmise de acestea prin structura clădirii şi care produc la rândul lor zgomote nedorite. 
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Analiza privitoare la efectele zgomotului asupra factorului uman precum şi răspunsurile 
acestuia se poate dezvolta mult mai mult. Influenţa zgomotului asupra organismului uman este 
evidentă şi depinde de o serie impresionantă de factori; durata expunerii la aceste tipuri de stimuli 
poate avea o influenţă majoră asupra efectelor dar şi a răspunsurilor funcţie de tipurile de instalaţii 
utilizate.  

Un aspect ce trebuie avut în vedere este acela că normativele existente în legislaţia din ţara 
noastră au în vedere condiţiile generale de protecţie a muncii şi mai puţin elemente pentru 
reglementarea condiţiilor de locuit. Acest lucru determină derapaje majore în proiectarea şi 
montarea echipamentelor HVAC şi apariţia automată a unor probleme de natură acustică. Chiar 
dacă uneori depăşirile de nivele acustice nu sunt foarte mari, durata prelungită a funcţionării 
instalaţiilor şi mai ales intervalul de utilizare (inclusiv noaptea 2200 - 600) amplifică efectele 
resimţite de factorul uman.  

Concluzionând, complexitatea problemelor ce pot apărea în urma supunerii factorului 
uman la stimuli acustici produşi de instalaţiile de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului 
reprezintă probabil principalul argument în necesitatea reducerii nivelelor de zgomot şi vibraţii la 
aceste tipuri de aparate. 

 
2.4. STUDII EXPERIMENTALE PRIVIND UNELE ASPECTE ALE TEMATICII TEZEI 
DE DOCTORAT 

Analiza stadiului actual al temei tezei de doctorat nu se poate încheia însă fără a prezenta 
câteva studii de caz experimentale realizate în ultimii ani de către diverşi cercetători. Dacă pe partea 
utilizării industriale a instalaţiilor HVAC literatura de specialitate a fost extrem de generoasă încă 
din anii 90, se observă că după anul 2000 cercetările experimentale s-au axat într-o bună măsură şi 
către instalaţiile cu aplicaţie casnică datorită utilizării acestora pe scară din ce în ce mai largă. 

Este evident că exemplele de studii experimentale ce urmează a fi prezentate sunt doar 
câteva elemente dintr-un tablou extrem de amplu şi practic imposibil de expus în totalitate. Analiza 
lor are ca scop doar să deschidă câteva direcţii de cercetare ce urmează a fi dezvoltate în continuare 
în cadrul tezei de doctorat. 
2.4.1. Studiu 1 - Optimizarea procesului de transmisie acustică la aparatele de aer condiţionat  
2.4.2. Studiu 2 – Testarea unor soluţii constructive privind acoperirea locuinţelor rezidenţiale. 

 
2.5. CONCLUZII, OBSERVAŢII ŞI DIRECŢII DE STUDIU ÎN CADRUL TEZEI DE 
DOCTORAT 

Analiza stadiului actual al temei abordate în cadrul tezei de doctorat a necesitat 
parcurgerea unui număr impresionant de lucrări teoretice şi experimentale ce realizează sinteze 
informaţionale de valoare a diverselor aspecte ale acusticii şi vibraţiilor. 

Parcurgând un volum vast de informaţii, am încercat să restrâng treptat zona de interes 
doar la aspectele legate de ceea ce imi propusesem încă din start să dezvolt în cadrul lucrării de 
doctorat. Diversitatea elementelor teoretice şi experimentale abordate de diverşi autori în zona 
vibroacustică a instalaţiilor de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului m-au ajutat sa imi 
identific în mod corect paşii pe care trebuie să îi fac în cadrul lucrării de faţă. 

Realizarea unei sinteze corecte şi relevante a tuturor elementelor ce trebuie avute în vedere 
atunci când discutăm despre stadiul actual al unei teme de cercetare ample a fost evident o mare 
provocare. Într-un număr redus de pagini este evident că nu poate fi creionată o imagine completă a 
tuturor elementelor importante deja existente în literatura de specialitate, dar pot fi deschise 
direcţiile de interes pentru o abordare eficientă şi realistă a temei tezei de doctorat. 
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3. PRODUCEREA ZGOMOTULUI ŞI A VIBRAŢIILOR ÎN SISTEMELE DE 
ÎNCĂLZIRE, VENTILAŢIE ŞI CONDIŢIONARE A AERULUI (HVAC) 

Dezvoltarea temei propuse precum şi studiul ulterior al unor modalităţi de reducere a 
nivelelor de zgomot şi vibraţii identificate la instalaţiile de ventilaţie şi condiţionare a aerului are la 
bază identificarea şi analiza surselor de zgomot existente în cadrul acestor tipuri de aplicaţii casnice 
sau industriale. Elaborarea şi realizarea unui astfel de proiect, şi mă refer aici la întreaga gamă de 
realizări pornită de la cele mai simple aplicaţii casnice şi până la cele industriale extrem de 
complicate, are nevoie adeseori de estimarea nivelului de presiune sonoră la care ne putem aştepta 
să fie produs de o anumită sursă de zgomot. Inexistenţa iniţială a unor date experimentale privind 
sursele de zgomot conduc la necesitatea unor relaţii ce pot fi anticipate. 

 
3.1.SURSE DE ZGOMOT ŞI VIBRAŢII PROVENITE DE LA ECHIPAMENTE 

3.1.1. Zgomotul produs de ventilatoare 

În domeniul industrial şi cel rezidenţial al instalaţiilor de ventilaţie şi condiţionare a aerului 
există mai multe tipuri de ventilatoare folosite. Ventilatoarele pot fi clasificate în funcţie de natura 
debitului de aer prin ventilator şi de geometria lamei [10]. În general, zgomotul produs este diferit 
pentru fiecare tip de ventilator. În continuare sunt prezentate diferitele tipuri de ventilatoare şi 
utilizările lor specifice: a) Ventilator centrifugal, lame în formă de aripă de avion;  b) Ventilator 
centrifugal, lame curbate înspre spate; c) Ventilator centrifugal, lame radiale; d) Ventilator 
centrifugal, lame curbate înspre faţă; e) Ventilator centrifugal tubular; f) Ventilator axial paletă; g) 
Ventilator axial tubular; h) Ventilator cu elice. Există câteva căi (figura 3.1) prin intermediul cărora 
zgomotul poate fi emis dintr-un ventilator: 
a)   puterea acustică emisă direct de la 
ieşirea şi/sau intrarea ventilatorului, dacă nu 
există reţea de conducte, ataşată, la admisie 
şi/sau evacuare; 
b)   sunet emis prin carcasa ventilatorului; 
c) sunet indus prin vibraţiile transmise de 
la ventilator prin suporturile ventilatorului la 
structura învecinată.  
ௐܮ = ௐ(exterior)ܮ   −  (3.1)  ;ܤ3݀
ௐܮ = ௐ(interior)ܮ      −  (3.2)     .ܤ3݀
ௐܮ = ௐ(carcasă)ܮ         −  (3.3)         ܮܶ

Nivelul de putere acustică al 
zgomotului generat de ventilator, pentru 
orice bandă a unei octave, poate fi estimat din următoarea relaţie: 
(ܤ)ௐܮ = ௐܮ  + ܳ)ଵ݃10݈ ܳ⁄ ) + 20݈ ଵ݃(ܲ ܲ⁄ ) +  (3.4)        .்ܤ
 
3.1.2. Zgomotul produs de motoarele electrice 

Zgomotul generat de un motor electric este rezultatul câtorva factori fizici cum ar fi: 
a) Zgomotul cauzat de frecarea cu aerul, generat de ventilatorul de răcire a motorului. Ca şi în 

cazul tuturor ventilatoarelor, aşa cum s-a discutat în paragraful 3.1.1., zgomotul cauzat de frecarea 
cu aerul atrage după sine o componentă de modulaţie liniară produsă de lamele ventilatorului, pe 
măsură ce ele trec prin membrane staţionare, şi un zgomot în bandă lată produs de curenţi turbionari 
generaţi de lamele ventilatorului. 

b) Zgomotul generat de fantele deschise în rotorul motorului. Acest zgomot este de natură 

 
Fig. 3.1 – Căi de zgomot ale ventilatorului 
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acustică având o frecvenţă egală cu produsul dintre turaţie şi numărul de fante din rotor. Zgomotul 
generat de fanta rotorului poate deveni neglijabil prin umplerea fantelor cu material epoxidic sau alt 
material de umplere. 

c) Zgomot rotor - stator generat de interacţiunile forţelor magnetomotoare ale fantei statorului 
şi rotorului. 

d) Zgomot generat de schimbarea densităţii fluxului magnetic. Schimbările dimensionale 
produse de fluxul magnetic variabil în timp, din motor, generează zgomot de la elementul rotor. 
Frecvenţa acestei componente a zgomotului este egală cu dublul frecvenţei liniei principale de 
alimentare. 

e) Zgomotul dezechilibrului dinamic. Această sursă de zgomot indică probleme la motor care 
pot fi corectate prin echilibrarea dinamică a motorului. 

f) Zgomotul rulmenţilor. 
 

3.1.3. Zgomotul şi vibraţiile rulmenţilor 
Cauzele zgomotului şi vibraţiilor rulmenţilor sunt procese dinamice în ansamblurile cu 

rulmenţi la funcţionarea mecanismului. Prin subansamblurile cu rulmenţi toate forţele de 
dezechilibru se transmit de la piesele în rotaţie la cele fixe. În afară de aceasta, rulmenţii ca atare 
constituie surse de apariţie a unui număr mare de impulsuri dinamice periodice şi aperiodice [52]. 

În cursul funcţionării, corpurile de rulare se află în diferite condiţii de încărcare şi de 
contact cu alte piese ale rulmentului. Deformaţiile periodice ale bilelor şi rolelor în cursul 
rostogolirii sunt însoţite de lovituri în inele şi separator, provocând în ele oscilaţii amortizate. 
Radiaţia zgomotului apărut în acest fel, se produce parţial direct de pe piesele în oscilaţie ale 
rulmenţilor şi într-o măsură considerabil mai mare de pe piesele cu suprafeţe de radiaţie mari 
îmbinate cu ele. Mărirea substanţială a intensităţii zgomotului rulmenţilor este favorizată de 
fenomenele de rezonanţă cu frecvenţele proprii ale oscilaţiilor elementelor de radiaţie din 
construcţia maşinii [13]. 

Abaterile dimensiunilor şi formelor elementelor rulmenţilor au ca urmare o deplasare 
permanentă a axului de rotaţie a arborelui în cursul funcţionării, în raport cu axa geometrică. 
Centrul arborelui descrie în acest caz o curbă complexă. Forma ei depinde de toleranţele cu care 
sunt executate elementele rulmenţilor şi de microgeometria suprafeţelor lor de rulare. O importanţă 
deosebită la formarea zgomotelor în rulmenţi o au ondulaţiile şi formarea de striuri pe suprafeţele 
de lucru, nenormate în industria rulmenţilor. Neregularitatea repetabilităţii exacte a situaţiei în 
rulment la funcţionarea acestuia, adică a coincidenţei diferitelor abateri constituie cauza faptului că 
traiectoriile, descrise de axul de rotaţie a arborelui pentru fiecare rotaţie, diferă într-o măsură mai 
mare sau mai mică între ele, ceea ce complică foarte mult analiza acestui fenomen [57]. 

O influenţă foarte mare asupra zgomotului rulmenţilor o au factorii tehnologici. Abaterile 
dimensiunilor şi formelor pieselor condiţionează apariţia, mai ales a componentelor de joasă 
frecvenţă a spectrelor vibraţiilor şi zgomotelor. Astfel, de exemplu, neuniformitatea grosimii 
inelelor interioare provoacă componenta cu frecvenţa egală cu frecvenţa turaţiei, adică: 
 ଵ݂ = ݊ 60⁄  (3.22)               .[ݖܪ]  
Ovalitatea inelelor interioare ale rulmenţilor este sursa componentei de vibraţie şi zgomot cu 
frecvenţa dublă de turaţie:  
 ଶ݂ = 2݊ 60⁄  (3.23)               .[ݖܪ]  

Dezechilibrarea separatorului şi deplasarea lui cu mărimea jocului lateral provoacă 
componenta cu frecvenţa de turaţie a separatorului: 
 ଷ݂ = బିௗ

ଶబ
(݊ ⁄  (3.24)             .[ݖܪ]  (60

Dimensiunea diferită a corpurilor de rulare şi variaţia periferică a rigidităţii rulmentului la 
rostogolirea bilelor şi rolelor condiţionează apariţia componentelor de vibraţie şi zgomot cu 
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frecvenţa: 
 ସ݂ = బିௗ

ଶబ
(݊ ⁄ 60) ∙  (3.25)            .[ݖܪ]  ݖ

Calculul precis al frecvenţei componentelor spectrelor datorită strierii corpurilor de rulare 
este dificil. Orientativ, această frecvenţă va fi egală cu: 
 ହ݂ = బమିௗమ

ଶబௗ
(݊ ⁄ 60) ∙ ݖ ∙  (3.26)           .[ݖܪ]  ܭ

 
3.1.4. Zgomotul generat de compresorul de gaz 

Multe compresoare de gaz nu au drept criteriu principal de proiectare emisiile scăzute de 
zgomot. Factori precum randamentul ridicat, durabilitatea şi preţul sunt în mod uzual mai 
importanţi decât nivelele scăzute de zgomot. Adeseori, procedurile de control privind zgomotul se 
aplică după ce s-a construit compresorul, nefiind implementate în cursul proiectării acestuia. 

Turaţia compresorului are o influenţă puternică asupra zgomotului generat de aparat, 
deoarece puterea acustică emisă de un compresor este proporţională cu turaţia ridicată la o putere 
între 2 şi 5, în funcţie de tipul compresorului. Trebuie făcut un compromis de proiectare între un 
aparat mai silenţios la viteză scăzută, care în general necesită o dimensiune mare pentru un debit 
dat, şi un aparat mai zgomotos la viteză mare, care este mai mic ca dimensiune. 

Literatura de specialitate [33] oferă câteva corelaţii pentru a estima nivelul general al 
puterii acustice pentru compresoare de rotaţie. Astfel, pentru compresoare centrifugale: 
ௐܮ  = 20 logଵ(ℎ ℎ⁄ ) + 50 logଵ( ௧ܷ ܷ⁄ ) + 81.       (3.28) 

Termenul ℎ este puterea absorbită a compresorului iar ℎ = 1ℎ = 745,7 ܹ. Valoarea 
௧ܷ este viteza vârfului lamei iar ܷ = 800 ݐ݂ ⁄ܿ݁ݏ = 243,8݉ ⁄ݏ . 

Pentru compresoare axiale, corelaţia corespunzătoare este următoarea: 
ௐܮ  = 20 logଵ(ℎ ℎ⁄ ) + 76.            (3.29) 

Spectrul zgomotului pentru compresoarele centrifugale şi axiale este în bandă largă,  având 
vârful (maximul) la nivelul de putere acustică obţinut la o frecvenţă fm dată de expresiile: 
 ݂ = 1000( ௧ܷ ܷ⁄ ) (pentru compresoare centrifugale);       (3.30) 
 ݂ = 2 ܰ݊ (pentru compresoare axiale).          (3.31) 
Valoare ܰ reprezintă numărul de lame într-o etapă a compresorului axial iar ݊ este turaţia 
compresorului. Pentru un compresor, nivelul de putere acustică în fiecare bandă a unei octave poate 
fi calculat din expresia: 
(݁ݒܽݐܿ ݅݁݊ݑ ܾܽ݀݊ܽ)ௐܮ  = ௐܮ −  ଷ.          (3.32)ܨܥ

 
3.2.ZGOMOTUL PRODUS DE SISTEME DE DISTRIBUŢIE A AERULUI 

3.2.1. Aspecte generale 
Zgomotul generat în sisteme de distribuţie 

a aerului reprezintă una din preocupările din cadrul 
proiectării sistemelor de încălzire, ventilaţie şi de 
condiţionare a aerului. Zgomotul este transmis de la 
aparatul de tratare a aerului (ventilator) în sistemul 
de conducte.  

Sunetul poate fi generat şi de curenţii de aer 
prin coturi, garnituri şi grătarul sau ajutajul 
difuzorului la orificiul de evacuare a conductei în 
cameră. Amplasarea acestor componente într-un 
sistem de distribuire a aerului este prezentată 
schematizat şi simplificat în figura 3.10.  

 
Fig. 3.10 - Sistem de distribuţie a aerului 
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Urmărind schema prezentată în figura 3.10 mai trebuie precizat că ΔLW reprezintă 
atenuarea din element, iar LW reprezintă generarea zgomotului în element [11]. 

 
3.2.2. Puterea sonoră şi vibraţiile generate de elementele de conductă 

Una dintre etapele obligatorii în calcul acustic al instalaţiilor HVAC de tip industrial este 
aceea de evaluare a puterii sonore şi a vibraţiilor generate de elementele de conductă. Astfel, se au 
în vedere aspecte precum conductele simple sau prevăzute cu amortizoare, coturile, intersecţiile, 
ramificaţiile şi difuzoarele de forme şi soluţii constructive din ce în ce mai diversificate.  

3.2.2.1.Amortizoare de zgomot (atenuatoare) 
Nivelul de putere sonoră în benzi de octavă a zgomotului produs de de amortizorul cu o 

singură clapetă sau cu palete multiple poate fi stabilit prin relaţia 3.34. 

)ௐܮ ݂) = ܭ + 10 logଵ 
݂

63൨+ 50 logଵ[3,28 ܷ] + 
 +10 logଵ[10,76 ∙ ܵ] + 10 logଵ[3,28ܪܦ].         (3.34) 

În figura 3.12 este prezentat schematizat un 
amortizor de zgomot cu o singură clapetă. Nivelul de putere 
sonoră generat de un astfel de amortizor se calculează după 
cum urmează: 

Etapa 1: Se determină coeficientul total de pierdere a 
presiunii, C. 
ܥ   = 16,4 × 10ହ ∙ ∆

(ொ ௌ⁄ )మ
.      (3.35) 

Etapa 2: Se determină factorul de blocaj ܨܤ. 
Pentru amortizorul cu o singură clapetă: 

ܨܤ  = √ିଵ
ିଵ

 pentru ܥ ≤ 4;              (3.36,a) 
ܨܤ  = 0,68 ∙ ,ଵହିܥ − 0,22 pentru ܥ > 4.          (3.36,b) 

Pentru amortizorul multilamelar: 
ܨܤ  = √ିଵ

ିଵ
 ; dacă ܥ = 1 atunci ܨܤ = 0,5.          (3.36,c) 

Etapa 3: Se calculează viteza de curgere în amortizor. 
 ܷ = 0,001 ∙ ொ

ௌ∙ி
.               (3.37) 

Etapa 4: Se determină numărul Strouhal ௧ܵ 
Numărul Strouhal ce corespunde frecvenţei centrale a benzii de octavă este dat de relaţia:  

 ௧ܵ = బ∙ு


.                (3.38) 
Etapa 5: Se determină caracteristica spectrului ܭ 

Caracteristica spectrului este aceeaşi pentru toate tipurile de amortizoare şi dimensiunile de 
conductă dacă este trasată în funcţie de frecvenţa Strouhal. Caracteristica spectrului ܭ este 
obţinută fie utilizând figura 3.11, fie relaţii: 
ܭ   = −36,3− 1,7 logଵ[S୲] pentru S୲ ≤ 25;         (3.39,a) 
ܭ      = −1,1 − 35,9 logଵ[S୲] pentru S୲ > 25.         (3.39,b) 

Parcurgând toate aceste etape şi calculând astfel valorile necesare, se poate obţine nivelul 
de presiune sonoră produs de amortizor conform relaţiei 3.34. 
3.2.2.2.Coturi de conductă prevăzute cu palete 

Nivelul de putere sonoră în benzi de octavă generată de coturile de conductă prevăzute cu 
lamele sunt date de relaţia: 

 
Fig. 3.12 – Amortizor de zgomot 
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)ௐܮ ݂) = ்ܭ + 10 logଵ 
݂

63൨ + 50 logଵ[3,28 ܷ] + 

 +10 logଵ[10,76 ∙ ܵ] + 10 logଵ[0,039ܦܥ] + 10 logଵ[݊].      (3.40) 
În afara parametrilor precizaţi anterior, mai este 

necesară şi cunoşterea înălţimii conductei ܪܦ (m) pe 
tronsonul de după palete (figura 3.14). Nivelele de putere 
sonoră emisă de coturile prevăzute cu palete se obţin astfel 
[21]:  

Etapa 1: Se determină coeficientul total de pierdere a 
presiunii, C. 
ܥ  = 16,4 × 10ହ ∙ ∆

(ொ ௌ⁄ )మ
.     (3.41) 

 
Etapa 2: Se determină factorul de blocaj ܨܤ. 

ܨܤ   = √ିଵ
ିଵ

 .               (3.42) 
Etapa 3: Se calculează viteza aerului în amortizor. 

 ܷ = 0,001 ∙ ொ
ௌ∙ி

 .              (3.43) 
Etapa 4: Se determină numărul Strouhal ௧ܵ 

Acest numărul corespunzător frecvenţei centrale a benzii de octavă este dat de relaţia:  
 ௧ܵ = బ∙ு


 .               (3.44) 

Etapa 5: Se determină caracteristica spectrului ்ܭ. 
Caracteristica spectrului este aceeaşi pentru orice cot prevăzut cu palete dacă este trasată în 

funcţie de numărul Strouhal. Aceasta se obţine din figura 3.13 sau din relaţia: 
்ܭ   = −47,4− 7,69[logଵ[S୲]]ଶ,ହ.           (3.45) 

Obţinându-se astfel toate informaţiile necesare, se pot calcula nivelele de putere sonoră în 
benzi de octavă folosind ecuaţia 3.40. 

3.2.2.3.Intersecţii şi ramificaţii 
Relaţia 3.46 a fost 

dezvoltată ca mijloc de stabilire a 
nivelelor de putere sonoră în 
ramificaţiile de conductă 
corespunzătoare curgerii aerului la 
schimbarea de sens a conductei şi 
la intersecţii [52]. Ea se aplică 
coturilor la 90° fără palete, intersecţiilor X, T şi ramificaţiilor la 90° (figura 3.15). 
)ௐܮ   ݂) = )ܮ ݂) + ݎ∆ + ∆ܶ ,            (3.46) 
unde ܮ( ݂) este dat de relaţia: 

)ܮ ݂) = ܭ + 10 logଵ 
݂

63൨+ 50 logଵ[3,28ܷ] + 
 +10 logଵ[10,76 ∙ ܵ] + 10 logଵ[3,28ܦ].         (3.47) 

Dacă ramificaţia este circulară, ܦ este diametrul conductei. Dacă aceasta este 
rectangulară, ܦ se obţine cu relaţia: 

ܦ  = ቂସௌಳ
గ
ቃ
,ହ

.               (3.48) 
Viteza de curgere a aerului în ramificaţie este: 

  ܷ = 0,001ொಳ
ௌಳ

 .               (3.49) 

 
Fig. 3.14 – Cot la 90° prevăzut cu 

palete 

 
Fig. 3.15 – Coturi, intersecţii, ramificaţii 
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Valorile pentru ܦெ şi ܷெ pentru conducta principală se obţin prin adaptarea ecuaţiilor 3.48 
şi 3.49 [21]. ∆ݎ din ecuaţia 3.46 este factorul de corecţie ce cuantifică efectul măririi razei de 
curbură a îndoiturii sau a cotului asociate îndoiturii conductei sau intersecţiei. ∆ݎ se obţine din 
figura 3.17,a sau din relaţia: 
ݎ∆  = ቂ1,0 − ோ

,ଵହ
ቃ × [6,793− 1,86 logଵ[ ௧ܵ]],         (3.50) 

unde ܴܦ este parametrul de rotunjire iar ௧ܵ este numărul Strouhal pentru ramificaţie. ܴܦ se 
calculează ca: 
ܦܴ  = ோ

ಳ
 .                (3.51) 

∆ܶ din ecuaţia 3.46 este factorul de corecţie pentru curgerea turbulentă. Aceasă corecţie se 
aplică numai atunci când există amortizoare de zgomot, coturi sau atenuatoare pe ramificaţii, la mai 
puţin de 5 diametre distanţă faţă de punctul de schimbare a direcţiei sau de joncţiune. ∆ܶ se obţine 
din figura 3.17,b sau din relaţia: 
 ∆ܶ = −1,667 + 1,8݉− 0,1333݉ଶ .          (3.53) 

Caracteristica spectrului ܭ din relaţia 3.47 se obţine aşa cum am mai precizat şi anterior 
fie din figura 3.16 sau din relaţia: 

ܭ = −21,6 + 12,388 ∙ ݉,ଷ − 16,482 ∙ ݉ି,ଷଷ logଵ[ ௧ܵ] − 
 −5,047 ∙ ݉ି,ଶହସ[logଵ[ ௧ܵ]]ଶ.             (3.55) 

Nivelele de presiune sonoră generate de ramificaţiile conductei se obţin parcurgând 
următorii paşi [52]: 
Pasul 1: Se obţin sau se determină valorile ܦ şi ܦெ. 
Pasul 2: Se determină valorile ܷ şi ܷெ. 
Pasul 3: Se determină raportul ܦெ ⁄ܦ  şi ݉. 
Pasul 4: Se determină parametrul de rotunjire ܴܦ. 
Pasul 5: Se determină numărul Strouhal ௧ܵ. 
Pasul 6: Se determină valoarea ∆ݎ. 
Pasul 7: Dacă există turbulenţă se determină ∆ܶ. 
Pasul 8: Se determină caracteristica spectrului ܭ. 
Pasul 9: Se determină nivelul de presiune sonoră în ramificaţie ܮௐ( ݂). 
Pasul 10: Se specifică tipul de intersecţie şi se determină nivelul de putere sonoră în conducta 
principală, ܮௐ( ݂) folosind una dintre relaţiile 3.56 – 3.59.  

Nivelele de putere sonoră în benzi de octavă corespunzătoare zgomotului generat de 
conducta principală sunt date de următoarele ecuaţii: 
 Intersecţia X 

)ௐܮ  ݂)  = )ௐܮ  ݂) + 20 logଵ ቂ
ಾ
ಳ
ቃ + 3;          (3.56) 

 Intersecţia T 
)ௐܮ  ݂)  = )ௐܮ  ݂) + 3;             (3.57) 
 Cot la 90° fără palete 

)ௐܮ   ݂)  = )ௐܮ  ݂);              (3.58) 
 Ramificaţie la 90° 

)ௐܮ   ݂)  = )ௐܮ  ݂) + 20 logଵ ቂ
ಾ
ಳ
ቃ.           (3.59) 

3.2.2.4.Producerea zgomotului în grilaje şi difuzoare 
Majoritatea sistemelor de ventilaţie, condiţionare şi distribuţie a aerului se termină cu 

grilaje sau difuzoare. Aceste elemente generează şi emit zgomote de înaltă frecvenţă în spaţiul 
adiacent. Ori de câte ori este posibil, este de preferat să fie utilizate datele fabricantului, date ce ar 
trebui să fie obţinute conform standardelor pentru terminalele de aer.  
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Nivelul global de putere sonoră ܮௐ() generat de difuzor este dat de relaţia: 
ௐ()ܮ   = 10 logଵ[10,76 ∙ ܵ] + 30 logଵ[ߦ] + 60 logଵ[3,28 ∙ ܷ] − 31,3.  (3.62) 

Nivelele de putere sonoră în benzi de octavă, corespunzătoare difuzoarelor de aer, sunt 
date de relaţia:  
ௐ()ܮ   = 10 logଵ[0,093 ∙ ܵ] + 30 logଵ[ߦ] + 60 logଵ[0,3 ∙ ܷ] − 31,3 +  (3.65)  .ܥ

Nivelele de putere sonoră date de ecuaţia anterioară redau nivelele ܰܥ care sunt în 
interiorul celor 5 intervale corespunzătoare, publicate de producători, atunci când se aplică o 
corecţie de 8 sau 10 dB fiecărei benzi de octavă pentru a converti nivelele de putere sonoră în nivele 
de presiune sonoră [52]. 

Metoda pentru determinarea nivelelor de putere sonoră a difuzoarelor descrisă mai sus nu 
se aplică şi în cazul difuzoarelor care au o cameră de liniştire (plenum) special proiectată sau care 
au sisteme de amortizare a zgomotului. În acest caz, nivelele de putere sonoră pot fi estimate 
folosind nivelele NC publicate de fabricanţi pentru un anumit tip de difuzor sau o anumită cădere de 
presiune relativă ∆ܲ şi o anumită viteză de curgere ܷ corespunzătoare punctului de funcţionare al 
difuzorului.  

3.3. CONCLUZII ŞI OBSERVAŢII 
Capitolul 3 al tezei de doctorat identifică şi analizează sursele de zgomot şi vibraţii în 

instalaţiile de încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului utilizate în case, spaţii de locuit, birouri, 
săli de conferinţă etc. Având în vedere structura echipamentelor studiate, au fost dezvoltate pe rând 
problemele de zgomot şi vibraţii la ventilatoare, la motoarele electrice exitente în componenţa 
acestor tipuri de instalaţii, la rulmenţii utilizaţi precum şi la compresoare.  

În subcapitolul dedicat ventilatoarelor, am analizat producerea zgomotului şi a vibraţiilor 
produse de întreaga gamă de ventilatoare folosită în acest domeniu. Pentru motoarele electrice, 
zgomotul şi vibraţiile de natură magnetică precum şi vibraţiile mecanice şi zgomotul datorate 
neechilibrării pieselor în rotaţie au fost principalele două direcţii de studiu.  

Rulmenţii şi compresoarele de gaz sunt la rândul lor surse majore de producere a vibraţiilor 
şi zgomotelor, mai ales în condiţiile în care uzura lor este, în multe cazuri, semnificativă din cauza 
condiţiilor de exploatare. Variaţiile mari de temperatură şi umiditate conduc în perioade relativ mici 
de timp la modificarea şi/sau deteriorarea caracteristicilor funcţionale şi constructive iniţiale a 
acestora, fapt care contribuie decisiv la apariţia unor vibraţii ale diverselor elemente componente 
precum şi la creşterea nivelelor de zgomot în diverse moduri de funcţionare. 

Sistemele de distribuţie a aerului contribuie şi ele la nivelele de zgomot înregistrate şi 
percepute în final de receptorii din respectivele spaţii în care funcţionează instalaţiile studiate. În 
cadrul analizei teoretice realizate în acest capitol, am dezvoltat pe rând contribuţia diverselor coturi, 
ramificaţii şi intersecţii de conductă la creşterea puterii sonore precum şi modalitatea în care 
anumite atenuatoare de zgomot pot reduce semnificativ valorile înregistrate. Grilajele şi difuzoarele, 
adică elementele finale ale sistemelor de distribuţie a aerului în încăperi, aduc şi ele un plus 
important la puterea sonoră dacă nu sunt proiectate adecvat.  

Din punct de vedere teoretic se desprinde ideea că dacă avem în vedere instalaţii casnice 
sursele principale de zgomot şi vibraţii se identifică în unităţile exterioare ce au în componenţă 
motorul electric, compresorul şi evident un ventilator. Unităţile split interioare produc doar un 
zgomot aerodinamic a cărui contribuţie şi influenţă la nivelul general de presiune sonoră pare 
teoretic a fi mică. 

În cazul aplicaţiilor industriale, la sursele mai sus menţionate se adaugă şi sistemul de 
distribuţie a aerului. Pornind de la structura sa cu modul de fixare aferent şi terminând cu grilajele şi 
difuzoarele de evacuare a aerului în încăperi, există numeroase elemente ce pot influenţa nivelul de 
vibraţii existent şi deci automat şi nivelul de zgomot produs şi transmis în încăperile deservite. 
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4. ASPECTE PRIVIND PROPAGAREA ŞI TRANSMITEREA ZGOMOTELOr LA 
INSTALAŢIILE DE ÎNCĂLZIRE, VENTILAŢIE ŞI CONDIŢIONARE A AERULUI 

Problematica ce urmează a fi abordată în cadrul acestui capitol vine ca o continuare 
firească a aspectelor dezbătute anterior privind sursele de producere a zgomotului la sistemele de 
încălzire, ventilaţie şi condiţionare a aerului. Odată emis, zgomotul dă naştere la noi direcţii ce 
trebuie avute în vedere atunci când se doreşte reducerea sau combaterea lui. Astfel, în cele ce 
urmează voi încerca să dezvolt principalele două aspecte din punct de vedere al importanţei şi 
influenţei, şi anume propagarea zgomotului prin conductele de evacuare şi transmisibilitatea sonoră 
în spaţiile interioare şi/sau exterioare. 

4.1. ZGOMOTUL PROPAGAT ÎN AFARA ŞI ÎN INTERIORUL CONDUCTEI 
4.1.1. Noţiuni generale privind zgomotul propagat în afara şi în interiorul conductei  

Zgomotul generat în interiorul unei conducte şi care apoi se propagă prin pereţii acestuia în 
mediul înconjurător este numit în literatura de specialitate „exterior” (figura 4.1,a). Pentru acest tip 
de zgomot există două posibile surse: 
prima este zgomotul generat în 
interiorul conductei de către ventilator 
(notat cu ܹ  în figura noastră) şi care 
se transmite de-a lungul tubulaturii şi 
apoi prin pereţii conductei se propagă 
în spaţiul înconjurător, iar cea de-a 
doua sursă este turbulenţa aerului care 
excită aerodinamic pereţii conductei, 
facându-i să vibreze [15]. Această 
vibraţie generează o bubuitură de joasă 
frecvenţă în conductă, care apoi radiază în spaţiul înconjurător.  

Zgomotul care intră într-o conductă din exterior şi care apoi se propagă de-a lungul 
conductei este numit „interior” (figura 4.1,b). În aceast caz zgomotul din spaţiul exterior incident pe 
pereţii conductei se notează cu ܹ  iar zgomotul propagat în interior cu ௧ܹ. Pierderea de transmitere 
a zgomotului propagat spre exterior ܶܮ௨௧ (dB) într-o conductă este dată de relaţia: 
௨௧ܮܶ   = 10 logଵ ቂ

ௐ
ௐೝ
∙ బ

ቃ.              (4.1) 

Pierderea de transmisie corespunzătoare zgomotului ce intră într-o conductă este dată de 
relaţia: 
ܮܶ  = 10 logଵ ቂ

ௐ
ଶௐ

ቃ.               (4.5) 

4.1.2. Conducte rectangulare 
Pentru o conductă rectangulară ܣ şi ܣ 

din expresiile 4.1 şi 4.2 sunt date de relaţiile: 
ܣ   = ܽ × ܾ;    (4.8) 
ܣ   = ܽ)ܮ2 + ܾ).   (4.9) 

Pentru conductele rectangulare, pierderea 
de transmisie a zgomotului spre exterior arată ca 
în figura 4.2 şi poate fi împărţită în două zone: 
zona 1 în care predomină modul de transmitere 
plană în interiorul conductei şi zona 2 în care 
trasmiterea multimodală este predominantă [4]. 

 
Fig. 4.1 – Zgomotul „exterior” şi „interior” în conductă 

 
Fig. 4.2 – ܶܮ௨௧ pentru conducte 

rectangulare 
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Frecvenţa ݂  (Hz) care delimitează aceste zone este dată de relaţia: 
  ݂ = ,ଵଷ×ଵఴ

√×
 .                (4.10) 

Dacă ݂ < ݂, va predomina modul plan iar ܶܮ௨௧ (dB) este dată în acest caz de relaţia: 
௨௧ܮܶ   = 10 logଵ ቂ

∙మ

ା
ቃ + 17 .            (4.11) 

Dacă ݂ > ݂, va predomina transmiterea multi-modală iar ܶܮ௨௧ (dB) va fi calculată în 
acest caz prin relaţia: 
௨௧ܮܶ   = 10 logଵ[݂ݍ]− 45 .            (4.12) 

Valoarea minimă ܶܮ௨௧ se obţine atunci când ܹ = ܹ şi are expresia: 
(݊݅݉)௨௧ܮܶ   = 10 logଵ ቂ2ܮ ቀ

ଵ


+ ଵ

ቁቃ.           (4.13) 

Domeniul pierderii de transmitere a zgomotului interior ce se propagă în conducta dinspre 
exterior poate fi şi el împărţit la rândul lui în două zone care sunt separate de frecvenţa de tăiere ௧݂. 
Frecvenţa de tăiere este frecvenţa corespunzătoare  modului acustic transversal cel mai scăzut din 
conductă. Ea este dată de relaţia [77]: 
  ௧݂ = ଵ,ଵ଼×ଵఱ


 .                (4.14) 

Dacă ݂ ≤ ௧݂  : este cea mai mare valoare rezultată din cele două ecuaţiiܮܶ  ,
ܮܶ   = ௨௧ܮܶ − 4 − 10 logଵ ቂ



ቃ + 20 logଵ ቂ



ቃ;        (4.15,a) 

ܮܶ   = 10 logଵ ቂܮ ቀ
ଵ


+ ଵ

ቁቃ + 20 logଵ ቂ



ቃ.         (4.15,b) 

Dacă ݂ > ௧݂,  
ܮܶ  = ௨௧ܮܶ − 3.               (4.16) 

4.1.3. Conducte circulare 
Dacă conducta este circulară, ܣ şi ܣ 

din expresiile 4.1 şi 4.2 sunt date de relaţiile: 
ܣ   = గௗమ

ସ
;      (4.17) 

ܣ   =  (4.18)      .݀ߨܮ
Valorile pierderii de transmitere a 

zgomotului radiat de conductă în exterior, în 
bandă îngustă sau în banda de 1/3 octavă sunt 
foarte greu de predicţionat şi nu există tehnici 
disponibile în acest sens [6].  

Totuşi, dacă analiza se limitează la 
benzile de frecvenţă de o octavă, ܶܮ௨௧ corespunzător conductelor circulare poate fi aproximat de o 
curbă similară celei prezentate în figura 4.3. 
ଵܮܶ  = 17,6 logଵ[ݍ]− 49,8 logଵ[݂] − 55,3 logଵ[݀] +  ;        (4.19)ܥ
ଶܮܶ   = 17,6 logଵ[ݍ]− 6,6 logଵ[݂] − 36,9 logଵ[݀] + 137,1.      (4.20) 

 ଶ . Ecuaţiile de mai sus dau rezultateܮܶ ଵ şiܮܶ ௨௧ este valoarea cea mai mare dintreܮܶ
bune pentru conducte cu diametre mari (660 mm) şi frecvenţe în benzi de octavă de până la 4000 
Hz. Pentru cazuri speciale ܶܮ௨௧ este dat de relaţia: 
௨௧ܮܶ   = 17,6 logଵ[ݍ]− 36,9 logଵ[݀] + 130,3 .         (4.21) 

Valoarea maximă admisibilă pentru ܶܮ௨௧ este de 50 dB. Deci, dacă valoarea ܶܮ obţinută 
din relaţiile 4.19 – 4.20 depăşeşte valoarea de 50 dB, aceasta se va considera egală cu 50 dB.  

Pentru calculul pierderii de transmitere a zgomotului în interiorul conductei circulare, 
frecvenţa de tăiere pentru cel mai coborât mod acustic transversal este dată de relaţia: 

 
Fig. 4.3 – ܶܮ௨௧ pentru conducte circulare 
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 ଵ݂ = ଶ,ଵସ×ଵఱ

ௗ
 .                 (4.22) 

Dacă ݂ ≤ ଵ݂, ܶܮ este valoarea cea mai mare rezultată din următoarele două ecuaţii: 
ܮܶ   = ௨௧ܮܶ − 4 + 20 logଵ ቂ


భ
ቃ;           (4.23,a) 

ܮܶ   = 10 logଵ ቂ
ଶ
ௗ
ቃ.              (4.23,b) 

Dacă ݂ > ଵ݂, pierderea de transmitere spre interiorul conductei este dată de relaţia: 
ܮܶ  = ௨௧ܮܶ − 3.               (4.24) 

4.1.4. Conducte ovalizate 
Dacă instalaţiile de climatizare şi condiţionare a aerului 

au conducte ovalizate, ܣ şi ܣ din ecuaţiile 4.1 şi 4.2 sunt: 
ܣ   = ܾ(ܽ − ܾ) + గ∙మ

ସ
;      (4.25) 

ܣ  = ܽ)2]ܮ − ܾ) +  (4.26)      .[ܾߨ
Caracteristica perimetrală a tronsoanelor ovalizate ߪ 

este dată de relaţia: 
ߪ   = ଵ

ଵା ഏ್
మ(ೌష್)

.        (4.28) 

Pierderea minimă a transmiterii „exterioare” ܶܮ௨௧(݉݅݊) (dB) pentru conducte ovalizate este: 
(݊݅݉)௨௧ܮܶ  = 10݈ ଵ݃ ቂ

బ

ቃ.            (4.29) 

Pierderea de transmitere la frecvenţe joase şi medii, ܶܮ௨௧ (dB), corespunzătoare 
conductelor ovalizate este dată de relaţia: 
௨௧ܮܶ  = 10݈ ଵ݃ ቂ

మ
ఙమ

ቃ + 20.             (4.30) 
Limita superioară de frecvenţă pentru care se poate utiliza ecuaţia 4.30 este: 

  ݂(ݖܪ) = ଶ,ଵ∙ଵఱ


  .             (4.31) 

Ca şi în cazul conductelor rectangulare şi circulare, ܶܮ poate fi scris şi pentru conductele 
ovalizate în termenii ܶܮ௨௧. Deoarece nu există soluţii exacte de determinare a frecvenţei de tăiere 
pentru cel mai coborât mod acustic transversal în conductele ovalizate, relaţia 4.32 oferă o soluţie 
aproximativă: 
  ଵ݂ = ଵ,ଵ଼∙ଵఱ

(ି)ටଵା ഏ್
మ(ೌష್)

 .    (4.32) 

Relaţia anterioară este valabilă doar în cazul în care ܽ ܾ⁄ ≥ 2. Atunci când ܽ ܾ⁄ < 2 
acurateţea oferită de ecuaţia 4.32 se deteriorează progresiv pe măsură ce acest raport se apropie de 
valoarea 1. În cazul în care ݂ ≤ ଵ݂, ܶܮ este valoarea cea mai mare dată de următoarele două 
relaţii: 
ܮܶ  = ௨௧ܮܶ + 10 logଵ[݂ଶ ∙ −[ܣ 109 ;         (4.33,a) 
ܮܶ   = 10 logଵ ቂ



ቃ.     (4.33,b) 

4.2. TRANSMITEREA SONORĂ ÎN SPAŢIILE INTERIOARE ŞI EXTERIOARE 
4.2.1. Transmiterea sonoră prin tavane (plafoane) 

În cazul în care echipamentul mecanic este amplasat în spaţiul dintre planşeu şi plafonul 
decorativ al unei camere cu destinaţia de birou sau locuinţă, transmiterea zgomotului prin plafon 
poate fi destul de mare, determinând un nivel de zgomot excesiv în acea încăpere.  

Valorile pierderii de transmitere pe o singură cale de propagare sunt valabile pentru 
plafoanele în care nu există străpungeri sau pereţi laterali acustice [26]. Integritatea acustică a 

 
Fig. 4.4 – Conducta ovalizată 
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plafonului poate fi sever compromisă de aceşti factori. Ecuaţia 4.34 existentă în literatura de 
specialitate prezintă pierderea de transmitere a unui plafon compozit, ܶܮ(݀ܤ), luând în considerare 
transmiterea prin flancuri şi scăpările acustice prin spaţiile străpungerilor [12]   
ܮܶ   = −10 logଵൣ(1− ߬) ∙ 10(ି் ଵ⁄ ) + ߬൧.         (4.34) 

4.2.2. Corecţiile de zgomot pentru cameră (zgomot interior) 
Există două tipuri de surse de zgomot asociate sistemelor HVAC pentru o încăpere: o sursă 

punctiformă şi o sursă liniară. Sursa punctiformă este, de regulă, asociată sunetului radiat de 
difuzoarele de aer proaspăt sau de recirculare, de diferite echipamente, precum şi de unităţile 
terminale de ventilare amplasate în plafon, sau alte asemenea surse. Sursa liniară este asociată 
zgomotului radiat de conductă. Literatura de specialitate propune 2 ecuaţii pentru sursele 
punctiforme de zgomot: o ecuaţie dezvoltată de către Schultz şi o ecuaţie de Reynolds şi Zeng [26].  

Schultz a dezvoltat studiile sale pe camere cu un volum cuprins între 9 m3 şi 1133 m3 din 
gama spaţiilor utilizate pentru locuit, birouri, conferinţe, educaţie etc. Majoritatea rezultatelor 
obţinute se referă însă la încăperile cu volum cuprins între 31 m3 şi 85 m3, tipice camerelor dintr-o 
clădire de locuit. Au fost luate în considerare caracteristicile geometrice ale camerelor la stabilirea 
volumului dar nu şi caracteristicile acustice ale acestora [81].  

Cercetările lui Schultz indică faptul că descreşterea nivelelor de presiune sonoră a fost de 3 
dB la fiecare dublare a distanţei faţă de sursă. Ecuaţia stabilită de acesta pentru convertirea nivelului 
de putere sonoră ܮௐ(݀ܤ) a unei surse sonore în nivel de presiune sonoră ܮ(݀ܤ) într-un anumit 
punct al camerei este o ecuaţie de regresie bazată pe date experimentale [81]. Pentru surse sonore 
individuale, nivelul de presiune sonoră în interior este dat de relaţia: 
ܮ   = ௐܮ − 10 logଵ[ݎ]− 5 logଵ[ܸ]− 3 logଵ[݂] + 10 logଵ[ܰ] + 12.    (4.35) 

Pentru o reţea de difuzoare distribuite în plafon unde se presupune că puterea sonoră 
asociată fiecăruia este aceeaşi, ecuaţia 4.35 poate fi exprimată astfel [82]: 
(ଵ,ହଷ)ܮ   = ௐ(௦)ܮ − 28 logଵ[ℎ]− 5 logଵ[ܺ] − 3 logଵ[݂] + 1,3 logଵ[ܰ] + 17.  (4.36) 

Făcând trecerea la aspectele prezentate în diversele studii de către Reynolds şi Zeng, 
trebuie precizat că spre deosebire de Schultz aceştia au examinat camere cu un volum mai mare, 
cuprins între 163 m3 şi 4220 m3, şi de caracteristici acustice în gama dintre „mediul acustic viu” şi 
„mediul acustic mort”[75].  

Apar dezvoltate două ecuaţii de regresie pentru transformarea nivelelor de putere sonoră în 
nivele de presiune sonoră corespunzătoare camerei: una pentru camere cu un volum mai mic de 566 
m3 şi una pentru camere cu un volum mai mare de 566 m3. Astfel, pentru camerele cu volum mai 
mic de 566 m3 şi cu surse sonore individuale, nivelul de presiune sonoră interior este dat de relaţia: 
ܮ  = ௐܮ − 10 logଵ[(3,3ݎ)] + 10 logଵ[ܰ]− 3,6 .       (4.37) 

Pentru camerele cu un volum mai mare de 566 m3 şi surse sonore individuale, nivelul de 
presiune sonoră în cameră este dat de relaţia [76]: 

ܮ = ௐܮ + 10 logଵ ቈ
(35,3ܸ)ଶ,ଶସ

(10,8ܵ)ଷ,ଽ ∙ (ݎ3,3) +
0,14 ∙ ܶଶ,ଶସ

(35,3ܸ)ଵ,ଶ  

  +10 logଵ[ܰ] + 40.              (4.39) 
Timpul de reverberaţie şi caracteristica dimensională a camerei rezultă din relaţiile [74]: 

 ܶ = 1,61 ∙ 
ௌ∙(ଵିఈഥ)షభାସ

;             (4.41) 

݂݉   = ସ
ௌ

.                 (4.42) 

4.2.3. Transmiterea zgomotului prin pereţii camerei, podea sau planşeu 
În marea majoritate a cazurilor în care sunt utilizate instalaţiile HVAC, camerele de 

amplasare a echipamentului mecanic sau pereţii pe care sunt montate se află lângă un spaţiu ocupat, 
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utilizat de factorul uman în diverse scopuri. Din această cauză este necesar să se determine nivelele 
de presiune sonoră în acesta corespunzătoare zgomotului radiat de echipament. Relaţia folosită 
pentru aceasta este [26]:  
 ܴܰ = ܮܶ − 10 logଵ ቂ

ௌೈ

ቃ.             (4.43) 

Relaţia 4.43 prezintă limitări severe [86]. Cu excepţia vecinătăţii sursei sonore, se 
presupune că în spaţiul de funcţionare al echipamentelor precum şi în camerele adiacente câmpurile 
sonore sunt total difuze. Acest lucru poate avea loc doar atunci când camera echipamentelor este un 
spaţiu închis cu suprafeţe puternic reflectante. Dacă însă echipamentele se află într-un spaţiu 
deschis, semideschis sau încăperea respectivă are materiale fonoabsorbante pe pereţi ܮ() nu va fi 
acelaşi în tot spaţiul respectiv [86].  

Pentru dezvoltarea problematicii, este necesară determinarea intensităţii acustice şi a 
puterii sonore incidente pe peretele comun a celor două spaţii avute în vedere. Există două tipuri de 
putere acustică incidentă pe perete: reverberantă şi directă. Câmpul direct de putere sonoră este 
puterea sonoră radiată direct de sursă fără a suferi prima sa reflexie, în timp ce câmpul de putere 
sonoră reverberant este puterea sonoră ce există după ce undele sonore au suferit prima lor reflexie. 
Puterea incidentă pe un perete este dată de relaţia [30]: 
ௐ(௪)ܮ   = ௐܮ + 10 logଵ ቂܵௐ ∙ ቀ ଵିఈഥ

ௌಾ∙ఈഥ
+ ଵ

ସௌೈାଶగమ
ቁቃ .      (4.45) 

Relaţia 4.45 presupune că sursa sonoră radiază în jumătate de spaţiu şi egal în toate 
direcţiile, ceea ce în realitate se întâmplă destul de rar. 

Atunci când nivelele de putere sonoră ܮௐ(௪) corespunzătoare intensităţii acustice 
incidente pe peretele comun a celor două încăperi precum şi pierderea compusă de transmitere ܶܮ 
a peretelui au fost determinate, nivelele de putere sonoră ܮௐ() corespunzătoare energiei 
acustice radiată în camera adiacentă sunt obţinute prin scăderea valorilor compuse de pierdere de 
transmitere a peretelui din nivelele de putere sonoră incidente pe peretele ܮௐ(௪), adică [20]: 
ௐ()ܮ  = ௐ(௪)ܮ − ܮܶ .             (4.47) 

Pasul final este cel de a converti nivelele de putere sonoră ܮௐ() ale energiei sonore 
radiate în cameră în nivele de presiune sonoră corespunzătoare ܮ(). În vecinătatea peretelui, 
nivelele de presiune sonoră vor rămâne aproximativ constante pe măsură ce distanţa faţă de perete 
creşte. Pentru acest caz, nivelele de presiune sonoră sunt date de relaţia: 
()ܮ  = ௐ()ܮ + 10 logଵ ቂ

ଵ
ௌೈ

+ ସ(ଵିఈഥ)
ௌೃ∙ఈഥ

ቃ.         (4.48) 

4.3. CONCLUZII ŞI OBSERVAŢII 
Soluţia problemelor de control şi reducere a zgomotului la orice sistem HVAC implică 

examinarea surselor sonore, a căilor de transmitere şi a receptorilor. Pentru majoritatea 
echipamentelor de acest tip sursele sonore sunt asociate cu echipamentul mecanic şi electric din 
clădire. Există mai multe căi de transmitere de zgomot şi/sau vibraţii între sursă şi receptor astfel 
încât percepţia acestuia din urmă poate fi amplificată sau din contră redusă de acestea.  

Când vorbim de receptorii de zgomot, se face referire la oamenii care ocupă spaţiile, 
clădirile deservite de respectivele echipamente. Pentru majoritatea sistemelor HVAC, proiectanţii 
sistemului nu pot să modifice sau să schimbe caracteristicile sursei sonore sau ale receptorilor. În 
acest caz, ei sunt constrânşi să modifice căile de transmitere a zgomotului ca modalitate de a atinge 
nivelele sonore dorite în spaţiile clădirii. Prin urmare, cunoaşterea fenomenului de propagare a 
zgomotului prin conductele de evacuare precum şi a transmisibilităţii sonore în spaţiile interioare 
şi/sau exterioare este obligatorie pentru a putea oferi soluţii de reducere a nivelelor de zgomot şi 
atunci când modificarea căilor de transmitere a zgomotului reprezintă unica soluţie şi atunci când 
aceasta face parte dintr-un proces mai complex. 
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5. CERCETĂRI EXPERIMENTALE PRIVIND NIVELELE DE ZGOMOT ŞI VIBRAŢII 
LA INSTALAŢIILE CASNICE DE ÎNCĂLZIRE, VENTILAŢIE ŞI CONDIŢIONARE A 

AERULUI 
5.1. GENERALITĂŢI PRIVIND TESTELE EXPERIMENTALE 

Varietatea şi multitudinea aspectelor teoretice prezentate până acum în dezvoltarea 
problematicii studiate au condus la necesitatea existenţei unor informaţii experimentale proprii care 
să certifice sau nu unele concluzii desprinse până în momentul de faţă. Reducerea nivelelor de 
zgomot şi vibraţii la instalaţiile de ventilaţie şi condiţionare a aerului presupune mai întâi 
înţelegerea exactă a cauzelor şi modalităţilor de producere a acestora, şi abia apoi modelarea unor 
soluţii noi şi viabile pentru atingerea scopului propus. 

Ceea ce mi-am propus la începutul acestui studiu experimental a fost, să identific eu însămi 
cauzele de producere a zgomotului şi vibraţiilor la unele instalaţii casnice de condiţionare a aerului, 
pentru ca mai apoi să pot să certific influenţa şi importanţa pe care o au diversele surse găsite în 
nivelele generale de zgomot şi vibraţii măsurate la aceste echipamente. 

Pentru realizarea experimentelor am ales tipuri de instalaţii diferite, spaţii de utilizare 
diferite şi o gamă largă de regimuri de funcţionare a acestora. Am avut de asemenea în vedere 
aspecte precum condiţiile atmosferice externe, zgomotul ambiental, ora de realizare a 
determinărilor, modalitatea de montare a aparatelor, izolarea fonică a spaţiilor respective etc. 

În cele ce urmează voi prezenta detaliat informaţii cu privire la condiţiile de realizare ale 
determinărilor experimentale, a lanţurilor de achiziţie şi prelucrare a datelor precum şi rezultatele 
numerice şi grafice obţinute. 

5.2. IPOTEZE GENERALE DE LUCRU 
Pentru realizarea determinărilor experimentale s-au avut în vedere două locaţii prevăzute 

cu instalaţii de condiţionare a aerului. Astfel, au putut fi formulate încă de la început câteva ipoteze 
de lucru: 

1) Prima instalaţie de condiţionare a aerului are o capacitate de răcire de 17400 BTU şi o 
capacitate de încălzire de 18000 BTU). Ea este amplasată într-o sală de cursuri (conferinţe) cu o 
suprafaţă de 70m2, prevăzută cu ferestre tip normal îndreptate spre est. Unitatea exterioară este 
montată pe un perete exterior realizat din caramidă, îndreptată de asemenea spre est. 

2) Cea de a doua instalaţie este compusă din 2 aparate distincte, fiecare cu o capacitate de racire 
de 9000 BTU. Ele sunt montate într-un spaţiu locuibil (apartament) cu o suprafaţă totală 
aproximativă de 65m2. Unităţile split interioare sunt montate pe o aceeaşi grindă la 180º una faţă de 
cealaltă în timp ce unităţile exterioare sunt plasate pe peretele exterior vestic al locaţiei. Pentru 
locaţia 2 trebuie precizat că ferestrele aferente sunt de tip termopan PVC. 

3) Conform cărţilor tehnice, instalaţiile folosite în ambele locaţii sunt prevăzute cu 4 moduri 
distincte de funcţionare: răcire (COOL), încălzire (HEAT), ventilare (FAN) şi deumidificare 
(DRY). 

4) Determinările experimentale în cele două locaţii au avut loc în perioade de timp diferite ale 
zilei, aspect ce a vrut să ia în considerare pe de o parte influenţa variaţiei nivelelor zgomotului de 
fond pe parcursul unei zile iar pe de altă parte influenţa temperaturii exterioare / interioare asupra 
modului de funcţionare a unor astfel de instalaţii. Modificarea regimului funcţional datorită 
diverselor condiţii ambientale presupune automat şi oscilaţii în nivelele de zgomot şi vibraţii 
înregistrate.  

5.3. APARATURA UTILIZATĂ 
În figura 5.1 este prezentată schema bloc a lanţului de măsură utilizat pe de o parte la 

determinările experimentale de vibraţii, iar pe de altă parte la cele de zgomot.  
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Fig. 5.1 – Schema bloc a lanţului de măsură utilizat la determinările experimentale ale nivelelor 

de zgomot şi vibraţii 

5.4. METODOLOGIA DE REALIZARE A MĂSURĂTORILOR EXPERIMENTALE 
Măsurătorile de zgomot şi vibraţii realizate în cadrul cercetărilor experimentale s-au 

realizat în ambele locaţii după cum urmează: 
a) Locaţia nr.1 – instalaţie de condiţionare a aerului, 18000 BTU, amplasată într-o sală de 

cursuri (conferinţe) cu o suprafaţă deschisă de 70m2 
Din punct de vedere acustic, 

au fost efectuate un număr de 8 seturi 
de înregistrări corespunzătoare celor 
două unităţi, interioară şi exterioară, în 
diverse regimuri de funcţionare. Din 
punct de vedere al vibraţiilor, au fost 
efectuate un număr de 12 măsurători 
corespunzătoare celor două unităţi, 
interioară şi exterioară, în diverse 
regimuri de funcţionare. Amplasarea 
punctelor de măsurare (figurile 5,2, 
5.3 şi 5.4) a fost stabilită funcţie de 
normativele în vigoare privind 
măsurarea nivelelor de zgomot şi 
vibraţii la aceste tipuri de instalaţii. S-
au înregistrat semnale de deplasări pe 
toate cele 3 direcţii: vertical, 
longitudinal şi transversal. 

 Fig. 5.2 – Schiţă locaţia nr.1. – Amplasarea punctelor 
de măsură pentru determinarea nivelor de zgomot 

 Fig. 5.2 – Schiţă locaţia nr.1. – Amplasarea punctelor 
de măsură pentru determinarea nivelor de zgomot 

 
Fig. 5.3 – Locaţia nr.1. Amplasarea punctelor de măsură 

pentru înregistrarea vibraţiilor pe unitatea exterioară 

 Fig. 5.4 – Locaţia nr.1. Amplasarea 
punctelor de măsură pentru 

înregistrarea vibraţiilor pe unitatea 
interioară 
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b) Locaţia nr.2 – instalaţie de condiţionare a aerului formată din 2 aparate monosplit (2 x 
9000 BTU), amplasată într-un spaţiu locuibil (apartament). 

Acustic, au fost efectuate un număr de 11 seturi de înregistrări corespunzătoare celor două 
unităţi, interioară şi exterioară, în diverse regimuri de funcţionare precum şi în câteva situaţii 
reprezentative pentru 
calculul transmisibilităţii.  

Instalaţia supusă 
testărilor în acest caz este 
formată aşa cum am mai 
precizat din 2 aparate 
monosplit independente de 
capacitate 9000 BTU. Atât 
acum, în cazul acustic, cât şi 
mai tarziu la determinările de 
vibraţii, montajul celor 2 
aparate are un rol important 
(cele 2 unităţi monosplit 
interioare sunt montate pe o 
aceeaşi grindă la 180º una 
faţă de cealaltă în timp ce 
unităţile exteriore sunt 
plasate pe peretele exterior vestic al 
locaţiei). 

Pentru vibraţii, în locaţia nr.2 
au fost efectuate un număr de 12 
măsurători corespunzătoare celor patru 
unităţi, 2 interioare şi 2 exterioare, în 
diverse regimuri de funcţionare. S-au 
înregistrat şi de această dată semnale 
de deplasări pe toate cele 3 direcţii: 
vertical, longitudinal şi transversal. 
Amplasarea punctelor de măsurare 
(figurile 5.5, 5.6 şi 5.7) a fost stabilită 
funcţie de normativele în vigoare 
privind măsurarea vibraţiilor la aceste 
tipuri de instalaţii.  

 

 
Fig. 5.5. – Schiţă locaţia nr.2. – Amplasarea punctelor de măsură 

pentru determinarea nivelor de zgomot 

 
Fig. 5.6 – Locaţia nr.2. Amplasarea 

punctelor de măsură pentru 
înregistrarea vibraţiilor pe unitatea 

interioară 

 
Fig. 5.7 – Locaţia nr.2. Amplasarea punctelor de măsură 

pentru înregistrarea vibraţiilor pe cele 2 unităţi 
exterioare 
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5.5.REZULTATELE NUMERICE ŞI GRAFICE ALE DETERMINĂRILOR REALIZATE 
5.5.1. Locaţia numărul 1 – sală de cursuri (conferinţe) 
5.5.1.1.Rezultatele determinărilor de zgomot 

La prima locaţie au fost efectuate un număr de 8 seturi de înregistrări, atât pentru unitatea 
exterioară cât şi pentru cea interioară în diverse regimuri de funcţionare ale instalaţiei de 
condiţionare a aerului. 

Valorile parametrilor măsuraţi şi a spectrelor de frecvenţă obţinute în benzi de 1/3 octavă, 
pentru toate punctele de măsurare sunt prezentate în figurile 5.8 ÷ 5.15. Dintre mărimile distingem:  
  LAeq - nivel de zgomot echivalent, reprezintă nivelul de presiune acustică ponderat A, mediat pe 
o durată de timp; 
 LCpeak - valoarea de vârf pe curba de ponderare C în timpul măsurat determinat de diferenţa (Stop 
Time – Start Time). 
 LAFmin - nivelul de presiune acustica minim pe curba de ponderare A, constanta de timp F(fast); 
 LAFmax - nivelul de presiune acustica maxim pe curba de ponderare A, constanta de timp F(fast); 
 LAF 90.0 - nivelul de presiune acustica a zgomotului de fond,  ponderat A. 

Spectrul de frecvenţă reprezentat în spectrogramele fiecărei măsurări reprezintă un spectru 
în benzi de 1/3 octavă, în domeniul de frecvenţe cuprins în domeniul audio (12,5Hz-20kHz). 

 
Fig. 5.9 – Punct de măsură 2 - afară, 1m lateral 

faţă de unitatea exterioară; Regim de 
funcţionare: răcire (COOL) 

 
Fig. 5.10 – Punct de măsură 3 - afară, 1m lateral 

faţă de unitatea exterioară; Regim de 
funcţionare: încălzire (HEAT) 

 
Fig. 5.13 – Punct de măsură 6 - în interiorul 
sălii, 1m frontal în faţa unităţii interioare; 

Regim de funcţionare: răcire (COOL) 

 
Fig. 5.14 – Punct de măsură 7 - în interiorul 
sălii, 1m frontal în faţa unităţii interioare; 
Regim de funcţionare: încălzire (HEAT) 



 

 28

5.5.1.2.Rezultatele determinărilor de vibraţii 
În cazul vibraţiilor, în prima locaţie au fost efectuate un număr de 12 măsurători atât pe 

unitatea interioară cât şi pe cea exterioară, în toate regimurile de funcţionare ale instalaţiei de 
condiţionare a aerului. S-au înregistrat semnale de deplasări pe toate cele 3 direcţii: verticală, 
longitudinală şi transversală. În figurile 5.16 – 5.27 sunt prezentate rezultatele grafice ale 
determinărilor pentru fiecare punct de măsurare în parte. Reprezentarea grafică a amplitudinii 
semnalului măsurat funcţie de frecvenţă a fost separată în 3 părţi distincte pentru o mai corectă şi 
bună vizualizare a nivelelor obţinute pe întreg spectrul de frecvenţă. 

 

 

 

 
Fig. 5.16 – Amplitudinea deplasărilor în timp şi 

frecvenţă – Punct de măsură 1, direcţia de 
măsurare: verticală,  Regim de funcţionare: 

răcire (COOL) 

 

 

 

 
Fig. 5.17 – Amplitudinea deplasărilor în timp şi 

frecvenţă – Punct de măsură 2, direcţia de 
măsurare: transversală,  Regim de funcţionare: 

răcire (COOL) 

   

    
Fig. 5.18 – Amplitudinea deplasărilor în timp şi frecvenţă – Punct de măsură 3, direcţia de 

măsurare: longitudinală,  Regim de funcţionare: răcire (COOL) 
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5.5.2. Locaţia numărul 2 – spaţiu locuibil (apartament) 
5.5.2.1.Rezultatele determinărilor de zgomot 

În cea de a doua locaţie au fost efectuate un număr de 11 seturi de înregistrări, atât pentru 

 
Fig. 5.29 – Punct de măsură 10 - afară, 1m 
lateral faţă de unitatea exterioară; Regim de 

funcţionare: răcire, funcţionează ambele aparate 

 
Fig. 5.30 – Punct de măsură 11 - afară, 1m 
lateral faţă de unitatea exterioară; Regim de 

funcţionare: încălzire (HEAT) 

 
Fig. 5.33 – Punct de măsură 14 - în interiorul 

ap., 1m frontal în faţa unităţii interioare; Regim 
de funcţ.: răcire, funcţionează ambele aparate 

 
Fig. 5.34 – Punct de măsură 15 - în interiorul 

ap., 1m frontal în faţa unităţii interioare; Regim 
de funcţionare: încălzire (HEAT) 

 
Fig. 5.36 – Punct de măsură 17 - în interiorul 

ap., 1m frontal în faţa ferestrei deschise; Regim 
de funcţ.: răcire, funcţionează ambele aparate 

 
Fig. 5.37 – Punct de măsură 18 - în interiorul 
ap., 1m frontal în faţa ferestrei închise; Regim 
de funcţ.: răcire, funcţionează ambele aparate 
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unităţile exterioare cât şi pentru cele interioare în diverse regimuri de funcţionare precum şi în 
câteva situaţii reprezentative pentru calculul transmisibilităţii. 

5.5.2.2.Rezultatele determinărilor de vibraţii 
În cazul vibraţiilor, la cea de a doua locaţie au fost efectuate tot un număr de 12 măsurători 

atât pe unităţile interioare cât şi pe cele exterioare ale celor 2 aparate, în toate regimurile de 
funcţionare ale instalaţiei de condiţionare a aerului. S-au înregistrat semnale de deplasări pe toate 
cele 3 direcţii: verticală, longitudinală şi transversală. 

 

 

 

 
Fig. 5.39 – Amplitudinea deplasărilor în timp şi 

frecvenţă – Punct de măsură 13, direcţia de 
măsurare: verticală,  Regim de funcţionare: 
răcire (COOL), funcţionează ambele aparate 

 

 

 

 
Fig. 5.40 – Amplitudinea deplasărilor în timp şi 

frecvenţă – Punct de măsură 14, direcţia de 
măsurare: transversală,  Regim de funcţionare: 
răcire (COOL), funcţionează ambele aparate 

   

    
Fig. 5.41 – Amplitudinea deplasărilor în timp şi frecvenţă – Punct de măsură 15, direcţia de 

măsurare: longitudinală,  Regim de funcţionare: răcire (COOL), funcţionează ambele aparate 
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5.6. INTERPRETAREA CERCETĂRILOR EXPERIMENTALE. CONCLUZII ŞI OBSERVAŢII 

Nivelul zgomotului de fond la exterior înregistrat prezintă în primul caz o valoare uşor mai 
ridicată în raport cu cel de al doilea caz (47,5 dBA faţă de 41,9 dBA - acest fapt se datorează 
poziţionării celor 2 locaţii: în primul caz peretele exterior este situat spre o zonă deschisă, cu un 
trafic mediu; în cel de-al doilea unităţile exterioare sunt montate pe un perete situat într-o zonă 
verde, cu vegetaţie bogată şi înaltă, fără trafic uman sau de vehicule). Aceste diferenţe vor înfluenţa 
nivelele de presiune acustică înregistrate pentru unităţile exterioare. În cazul nivelului zgomotului 
de fond la interior cele 2 valori sunt sensibil egale (33 dBA faţă de 33,2A dB).  

În tabelul de mai jos sunt prezentate valorile numerice ale nivelului de zgomot echivalent 
pe curba de ponderare A (ܣܮ), măsurate în diverse regimuri de funcţionare în cele două locaţii 
amintite. Din valorile obţinute şi prezentate mai sus se pot extrage câteva concluzii: 

 Se constată o slabă concordanţă a valorilor 
nivelelor de zgomot măsurate pe curba de 
ponderare (dBA) cu valorile menţionate în 
manualul tehnic al aparatului. 
 Pentru unităţile exterioare, depăşirea este 
mai mică şi se încadrează în intervalul 3 ÷ 4 
dBA pentru fiecare dintre situaţiile analizate. 
  Pentru unităţile interioare, depăşirea 
nivelelor de zgomot este semnificativă cu 
valori cuprinse între 4 ÷ 7 dBA în prima 
locaţie şi chiar de 10 ÷ 11 dBA pentru cea 
de-a doua. 
  Pentru instalaţia din locaţia 1 cu o 
capacitate de răcire/încălzire de 18000 BTU 

fluxul maxim de aer condiţionat este de 972 – 984 m3/h; pentru cele 2 aparate din locaţia 2 cu o 
capacitate de răcire/încălzire de 9000 BTU fiecare, fluxul maxim de aer condiţionat nu depăşeşte 
420 m3/h. Concluzia ce se desprinde din aceste informaţii este aceea că influenţa zgomotului 
aerodinamic produs de unităţile interioare este preponderentă în nivelul de zgomot măsurat aici. 
  O diferenţă importantă o reprezintă pentru unitatea interioară funcţionarea în regim de 
deumidificare. Astfel, instalaţia din locaţia 1 prezintă în cartea tehnică o capacitate de deumidificare 
de 2,9 l/h, în timp ce aparatele din locaţia 2 au o capacitate de deumidificare de doar 0,9 l/h. Se 
observă că pentru o capacitate dublă nivelul de deumidificare creşte de 3,22 ori, fapt ce conduce şi 
la o creştere a nivelului de zgomot. 
  Comparând datele obţinute cu nivelele de zgomot admisibile se pot concluziona următoarele: 
zgomotul produs de instalaţiile supuse cercetărilor experimentale se încadrează cu mici excepţii 
între limitele admisibile pentru funcţionarea diurnă (48dBA). Pentru funcţionarea pe timp de 
noapte, nivelul admis teoretic este mult mai redus (35dBA) ceea ce înseamnă o depăşire în cazul 
nostru cu valori cuprinse între 4 şi 15dBA [89]. 

Din punct de vedere al datelor şi informaţiilor ce au rezultat în urma măsurătorilor pe 
cealaltă direcţie, şi anume cea a vibraţiilor, se desprind şi de aici alte observaţii şi concluzii 
importante. Analizând datele, putem afirma că nivelele semnificative ale vibraţiilor apar în 
determinările experimentale realizate pe unităţile exterioare. Pe unităţile split interne valorile sunt 
sensibil mai mici, principala cauză a apariţiei lor fiind mişcarea lamelelor duble pe unghi de 90º.  

Pentru aparatele din locaţia 2, valorile cele mai mari ale vibraţiilor se înregistrează la răcire 
atunci când ambele funcţionează. Comparând valorile obţinute pe aceeaşi instalaţie şi în acelaşi 
regim de funcţionare se constată că vibraţiile pe direcţie verticală sunt apreciabil mai mari în raport 
cu vibraţiile pe celălalte 2 direcţii, longitudinală şi transversală. Modul de prindere al elementelor în 
carcasă precum şi structura carcasei în sine pot amplifica sau reduce nivelul vibraţiilor. 

   Regim  
de 

funcţionare 

Nivelul de zgomot 
echivalent ܣܮ (dBA) 
Locaţia 1 Locaţia 2 

 
INTERIOR 

COOL 49,2 44,1 
HEAT 46,8 43,4 
DRY 52,1 39,8 

 
EXTERIOR 

COOL 58,6 53,6 
HEAT 57,0 53,5 
DRY 58,1 53,4 

Tabelul 5.7. – Nivelele de zgomot echiv. pe curba 
de ponderare A, în toate punctele de măsurare 

considerate în cele două locaţii 
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6. MODELAREA EXPERIMENTALĂ A PROBLEMATICII STUDIATE ÎN CAMERA 
ANECOICĂ 

6.1.  GENERALITĂŢI PRIVIND MODELAREA EXPERIMENTALĂ 
Astfel, având evidenţiate principalele aspecte ce conduc la obţinerea unor nivele ridicate 

ale zgomotului şi vibraţiilor, mi-am propus în ceea de a doua parte a cercetărilor experimentale să 
modelez rezultatele obţinute pentru a putea găsii modalităţile optime de reducere a valorilor 
înregistrate în domeniul acustic şi vibrator. Pentru aceasta, a fost nevoie ca analiza experimentală 
asupra instalaţiilor avute la dispoziţie în cadrul studiului să continue într-un laborator acustic tip 
cameră anecoică. Avantajele aduse de un astfel de spaţiu special amenajat din punct de vedere 
acustic sunt evidente: nivelele de presiune acustică înregistrate nu sunt influenţate de zgomotul 
ambiental; funcţionarea instalaţiilor nu mai este modificată de condiţiile climaterice variabile; 
diverşi parametrii gen temperatură, umiditate pot fi controlaţi cu exactitate; etc. 

În cele ce urmează voi prezenta detaliat informaţii cu privire la condiţiile de realizare ale 
determinărilor experimentale, a lanţurilor de achiziţie şi prelucrare a datelor precum şi rezultatele 
numerice şi grafice obţinute. 

6.2. IPOTEZE GENERALE DE LUCRU 
Etapa a 2-a a măsurătorilor experimentale din cadrul tezei de doctorat a avut loc în camera 

anecoică a laboratorului de acustică şi vibraţii din cadrul Catedrei de Mecanică a Universităţii 
Politehnica din Bucureşti. 

Pentru realizarea determinărilor 
experimentale din camera anecoică s-au 
utilizat instalaţiile de ventilaţie şi 
condiţionare a aerului avute în atenţie şi în 
capitolul anterior al tezei de doctorat în 
locaţia nr.2. Acestea au fost demontate din 
locul respectivă şi remontate special în 
cadrul laboratorului.  

Pentru obţinerea unor rezultate 
elocvente în interiorul camerei anecoice a 
fost realizat un stand de măsură în care au 
fost montate şi utilizate respectivele 
echipamente (fig. 6.1). Separarea surselor 
principale de zgomot a fost realizată prin 
construirea unui perete despărţitor între 
unitatea split interioară şi cea exterioară cu 
rol inclusiv în analiza transmisibilităţii 

(3,3m x 2,2m). Pentru o transpunere cât mai exactă a condiţiilor de utilizare obişnuite în camera 
anecoică am formulat din start câteva ipoteze de lucru: 

1)  Instalaţia a fost montată la distanţa standard de perete.  
2)  Montajul a fost similar cu cel obisnuit dar fără a avea contact direct cu zidul iar zona de 

trecere a conductelor de la splitul interior la unitatea exterioară a fost izolată fonic cu material 
special tip burete de densitate mare cu grosimea de 20mm (fig. 6.2). 

3) Peretele a fost finisat similar cu pereţii exteriori ai unor clădiri de locuinţe clasice. 
4) Structura de montaj a echipamentului a fost izolată de grilajul prevăzut pe podeaua camerei 

anecoice cu material vibro-izolator tip burete de densitate mare cu grosimea de 50mm (fig. 6.3). 
5) Unitatea exterioară ce reprezintă sursa principală de zgomot a fost montată la o înălţime de 

1,2 m faţă de grilajul – podea al camerei anecoice. 

 
Fig. 6.1 – Standul amenajat în camera anecoică 

pentru realizarea măsurătorilor 
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6.3. APARATURA UTILIZATĂ 

Experimentele vibro-acustice au fost efectuate cu sprijinul Laboratorului de Acustică şi 
Vibraţii din cadrul Institutului Naţional de Cercetare Dezvoltare Turbomotoare COMOTI Bucureşti 
în camera anecoică a Catedrei de Mecanică din Universitatea Politehnica din Bucureşti.  

Aparatura utilizată în lanţurile de măsură şi pusă la dispoziţie de acelaşi Institut Naţional 
de Cercetare Dezvoltare Turbomotoare COMOTI Bucureşti este prezentată în figura 6.4. 

6.4. METODOLOGIA DE REALIZARE A MĂSURĂTORILOR EXPERIMENTALE 
Obiectul principal al măsurătorilor efectuate l-a reprezentat unitatea externă situată în faţa 

peretelui despărţitor construit. Din punct de vedere acustic, au fost efectuate un număr de 5 seturi de 
înregistrări în 8 puncte de măsură simultan.  

Scopul acestor analize comparative la diferitele regimuri de funcţionare ale unui aparat de 
aer conditionat, a fost acela de a studia directivitatea zgomotului în respectivele 8 puncte amplasate 
la o rază de 1,5 m faţă de sursă, cu un unghi despărţitor de 22,5° şi o înălţime de 1,2 m faţă de 
suportul metalic din camera anecoica.  

În fotografiile din figura 6.6 este prezentat propriu-zis lanţul de măsură acustic montat pe 
standul de încercări situat în camera anecoică. Cele 8 microfoane sunt montate fiecare pe un trepied 
independent conform datelor geometrice prezentate mai sus.  

Din punct de vedere al vibraţiilor, au fost efectuate tot un număr de 5 măsurători în diverse 
regimuri de funcţionare; s-au înregistrat semnale pe toate cele 3 direcţii: verticală, longitudinală şi 
transversală. 

Amplasarea punctelor de măsurare (figura 6.8) atât în cazul determinărilor de zgomot cât şi 
a celor de vibraţii a fost stabilită atât funcţie de normativele în vigoare privind aceste tipuri de 
instalaţii cât mai ales funcţie de necesităţile ştiinţifice apărute pe parcursul cercetărilor teoretice şi 
experimentale desfăşurate în cadrul temei tezei de doctorat. 

 
Fig. 6.2 – Izolarea fonică cu material 
special tip burete (grosime 20mm) a 
zonei de trecere a conductelor de la 
unitatea interioară la cea exterioară 

 

 
Fig. 6.3 – Izolarea structurii de montaj de grilajul 

existent pe podeaua camerei anecoice  
cu material vibro-izolator tip burete  

de grosime 50mm 
 

 
Fig. 6.4 – Schema bloc a lanţului de măsură 
utilizat la determinările experimentale ale 

semnalelor de zgomot 
 

 
Fig. 6.5 – Schema bloc a lanţului de măsură 
utilizat la determinările experimentale ale 

semnalelor de vibraţii 
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6.5. REZULTATELE NUMERICE ŞI GRAFICE ALE DETERMINĂRILOR REALIZATE 

CU INSTALAŢIA INIŢIALĂ 
6.5.1. Rezultatele determinărilor de 

zgomot  
Pentru problematica zgomotului 

am realizat 5 seturi de măsurători 
corespunzătoare zgomotului de fond din 
camera anecoică şi fiecărui regim de 
funcţionare al aparatului în parte (răcire, 
încălzire, deumidificare, ventilaţie). 
Nivelele globale de zgomot s-au măsurat 
în toate cele 8 puncte amplasate conform 
figurii 6.8 iar valorile obţinute sunt 
prezentate grafic în figura 6.9. În figurile 
6.10 – 6.14 sunt prezentate grafic 
analizele în frecvenţă a zgomotului 
pentru fiecare regim de funcţionare a 
echipamentului precum şi pentru prima 
măsurătoare ce a avut în vedere zgomotul 
de fond al camerei anecoice. Rezultatele 
grafice sunt prezentate simultan pentru 
fiecare din cele 8 puncte considerate. 

 

 
Fig. 6.6 – Imagini ale lanţului de măsură înainte de înregistrări cu cele 8 puncte pentru zgomot 

 

Fig. 6.7 – Imagini ale lanţului de măsură efectuate 
înainte de măsurători cu cele 3 puncte pentru vibraţii 

 

 
Fig. 6.8 – Amplasarea punctelor de 

măsurare 
 

 
Fig. 6.9 – Nivelurile globale de zgomot măsurate 
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Una dintre ţintele principale ale analizei acustice realizate în camera anecoică a fost studiul 

directivităţii zgomotului în diversele regimuri de funcţionare. În figurile 6.15 sunt prezentate 
rezultatele grafice obţinute, odată încluzând zgomotul de fond şi regimul de ventilaţie, iar a doua 
oară doar cele 3 regimuri semnificative (răcire, încălzire, deumidificare).  

În condiţiile în care la ventilaţie unitatea exterioră nu funcţionează iar singura sursă activă 
de zgomot rămâne split-ul interior, compararea rezultatelor din acest caz cu zgomotul de fond 
scoate în evidenţă influenţa zgomotului aerodinamic emis de split asupra valorilor măsurate pe 
unitatea exterioară. Informaţiile astfel obţinute arată o directivitate aproximativ identică, cu valorile 
măsurate extrem de apropiate. Toate aceste elemente conduc la concluzia că influenţa zgomotului 
emis de split în camera anecoică asupra unităţii exterioare este minimă şi neglijabilă în interpretarea 
ulterioară a datelor înregistrate. În condiţii obişnuite de utilizare, problematica transmisibilităţii atât 
la vibraţii cât şi la zgomot este mult mai complexă şi are rareori rezultatul aproape ideal obţinut de 
mine în acest caz. 

6.5.2. Rezultatele determinărilor de vibraţii 
Din punct de vedere al vibraţiilor, au fost realizate în paralel cu determinările de zgomot 

tot 5 seturi de măsurători, înregistrându-se semnale pe toate cele 3 direcţii: verticală, longitudinală 
şi transversală. În figurile 6.17 – 6.22  sunt prezentate analizele vibraţiilor pe întreg spectrul de 
frecvenţă în regimurile de funcţionare „răcire”, „încălzire” şi „deumidificare”. 

Fig. 6.11 – Analiza în frecvenţă a zgomotului la 
regimul de „răcire” în cele 8 puncte 
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Fig. 6.12 – Analiza în frecvenţă a zgomotului la 
regimul de „încălzire” în cele 8 puncte 
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Fig. 6.15 – Directivitatea zgomotului la regimuri diferite de funcţionare 
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6.6.IMPLEMENTAREA SOLUŢIILOR PROPRII PRIVIND REDUCEREA ZGOMOTULUI 

ŞI VIBRAŢIILOR LA INSTALAŢIILE STUDIATE 
Am avut astfel în vedere izolarea elementelor active faţă de structura de bază a instalaţiei 

prin utilizarea de garnituri, burete sau tălpi de cauciuc precum şi îmbunătăţirea suprafeţelor 
interioare de contact cu folii perforate din materiale flexibile. Materialele utilizate pe instalaţiile 
studiate au fost: folie „burete – cauciucat” cu perforaţii circulare dispuse simetric (grosime 5 mm) şi 
burete izolator vibro-acustic (grosime 20 mm). Asamblarea carcasei unităţii exterioare a fost de 
asemenea îmbunătăţită prin ataşarea la şuruburile de prindere a unor garnituri cauciucate. 

În figurile 6.23 – 6.26 sunt prezentate câteva din implementările efective ale soluţiilor mai 
sus aminte pe unitatea exterioară a instalaţiei 
din standul realizat în camera anecoică.  

 

6.7.REZULTATELE NUMERICE ŞI GRAFICE ALE DETERMINĂRILOR REALIZATE 
CU INSTALAŢIA MODIFICATĂ 
6.6.1. Rezultatele determinărilor de zgomot  

Odată implementate soluţiile proprii şi originale de reducere a nivelelor vibro-acustice la 
echipamentul analizat, am trecut la verificarea eficienţei acestora păstrând condiţiile iniţiale de 
funcţionare, montaj şi ambientale. Astfel, pentru problematica zgomotului am realizat aceleaşi 5 

     
Fig. 6.17  - 6.18 – Analiza vibraţiilor la regimul de funcţionare „răcire” (domeniul de frecvenţe 10 

– 1000 Hz, respectiv 1000 Hz – 18000 Hz) [mm/s] 
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Fig. 6.23 – Implementarea foliei „burete – 

cauciucat” cu perforaţii circulare dispuse simetric 
pe peretele lateral al carcasei unităţii exterioare 

 
Fig. 6.24 – Implementarea buretelui izolator 
vibro-acustic pe partea superioară a carcasei  

 
Fig. 6.26 – Izolarea unor elemente active de 

structura de bază a instalaţiei 



 

 37

seturi de măsurători corespunzătoare zgomotului de fond din camera anecoică şi fiecărui regim de 
funcţionare al aparatului în parte dar cu instalaţia modificată de această dată.  

 

 

6.6.2. Rezultatele determinărilor de vibraţii 

 
Fig. 6.29 – Analiza în frecvenţă pe instalaţia 

modificată a zgomotului la regimul de funcţionare 
„răcire” în cele 8 puncte 
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Fig. 6.33 – Directivitatea zgomotului la regimuri diferite de funcţionare pe instalaţia modificată 
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Fig. 6.30 – Analiza în frecvenţă pe instalaţia 

modificată a zgomotului la regimul de funcţionare 
„încălzire” în cele 8 puncte 
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Fig. 6.35  - 6.36 – Analiza vibraţiilor pe instalaţia modificată la regimul de funcţionare „răcire” 
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7. CONCLUZII FINALE. SINTEZA CONTRIBUŢIILOR ORIGINALE. 
7.1. CONSIDERAŢII ŞI CONCLUZII FINALE 

În urma primelor determinări experimentale realizate pe standul amenajat în camera 
anecoică şi a interpretărilor ulteriore a datelor înregistrate, au rezultat o serie de concluzii legate de 
modul de producere al zgomotului şi vibraţiilor la principală sursă din echipamentele de ventilaţie şi 
condiţionare a aerului casnice şi anume unitatea externă. Astfel, s-au putut constata următoarele: 
  Din figura 6.9 ce prezintă nivelele globale de zgomot măsurate la toate regimurile în cele 8 
puncte alese, se remarcă cele mai ridicate valori la regimul de funcţionare „răcire”. Regimul de 
„deumidificare” prezintă şi el valori apropiate cu unele depăşiri chiar pe direcţia de înregistrare C8. 
 Pe regimul de funcţionare cel mai problematic („răcirea”) valoarea cea mai ridicată apare în 
punctul C3. Analizând diagrama directivităţii zgomotului la regimuri diferite de funcţionare 
realizată în figura 6.15 se observă că direcţia punctului de măsură C3 prezintă valori de vârf pe toate 
cele 3 moduri semnificative de funcţionare (răcire, încălzire, deumidificare). 
 Direcţia punctul C3 corespunde zonei „dreapta” a unităţii exterioare în care este situat 
ventilatorul echipamentului. Acesta evacuează în exteriorul carcasei aerul ce asigură răcirea 
tubulaturii radiatorului existent în unitatea externă. 
 La regimul de ventilaţie, unitatea externă nu funcţionează iar valorile înregistrate sunt apropiate 
de cele de la zgomotul de fond. Micile diferenţe existente şi în diagrama directivităţii apar de la 
influenţa pe care o manifestă zgomotul produs de splitul interior asupra valorilor înregistrate la 
unitatea externă. Transmisibilitatea are în acest caz o influenţă minimă deorece standul este situat 
într-o cameră anecoică, transmisibilitatea vibraţiilor produse de unitatea exterioară este controlată 
iar sursele de zgomot „split interior” – „unitate exterioară” sunt separate de peretele construit 
special pentru o cât mai bună izolare fonică şi vibratorie.   
 În analizele zgomotului în frecvenţă realizate pentru fiecare regim în parte (figurile 6.10 – 6.14) 
se constată corelaţii bune între cele 8 puncte de măsură alese. În regimurile de funcţionare răcire, 
încălzire şi deumidificare se observă valori ridicate în spectru începând cu 100 Hz şi continuând 
până la 15kHz. Vârfurile înregistrate corespund frecvenţei de 1000 Hz. 
 Pentru punctul identificat ca fiind cel mai defavorabil (C3) am realizat în figura 6.16 analiza 
zgomotului la regimuri diferite de functionare [dBA]. Constatăm din nou aceleaşi vârfuri 
corespunzătoare frecvenţei de 1kHz în toate regimurile de funcţionare precum şi un vârf secundar 
propriu doar regimului de răcire şi situat undeva in jurul frecvenţei de 5-6 kHz. 
 Analizând spectral figura 6.16, se evidenţiază frecvenţele centrale începând de la 5 kHz până la 
16 kHz. 
 Din punct de vedere al vibraţiilor, valorile înregistrate pe cele 3 direcţii prezintă un maxim la 
regimul de funcţionare răcire. Acestea coincid cu vibraţiile carcasei sesizate fizic în timpul 
determinărilor şi apărute probabil datorită contactului direct din aceasta şi unele componente ale 
unităţii exterioare. 
 Analizănd spectrul de frecvenţă al vibraţiilor pe regimul răcire (6.17 – 6.18) se constată 
următoarele valori ale nivelelor globale pe domeniul 10 Hz – 1000 Hz: 1,9 mm/s pe direcţia X, 0,9 
mm/s pe direcţia Y şi 1 mm/s pe direcţia Z. 
 Valoarea cea mai mare de pe direcţia X se datorează poziţionării în acea parte a carcasei a 
compresorului. El este fixat de carcasă în poziţie verticală, ceea ce face ca vibraţiile semnificative 
introduse de acesta să apară exact pe direcţia X considerată de autor. 
 În figurile 6.18, 6.20 şi 6.22 se observă de asemenea vibraţii la frecvenţe înalte între 6 kHz şi 16 
kHz. Aceste componente chiar daca vibrează cu amplitudini mici în sistem,  se transmit direct în 
carcasa unităţii construită dintr-o tablă subţire ce facilitează generarea zgomotului în regimurile de 
răcire, încălzire şi deumidificare. 
 În timpul determinărilor s-au constatat vibraţii semnificative la pornirea compresorului, dar 
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durata scurtă a procesului a făcut imposibilă analiza sa experimentală. 
 Efectele uzurii ce apare în timp la funcţionarea acestor echipamente trebuie avută în vedere în 
momentul implementării soluţiilor propuse. S-a constatat în timp o creştere evidentă a 
disconfortului produs de aceste instalaţii, iar una dintre cauze a fost identificată şi în cadrul 
prezentelor cercetări: odată cu uzura, elementele rotative şi nu numai aflate în componenţa unităţii 
exterioare suferă deplasări, întră în contact direct cu carcasa, iar tabla subţire din care aceasta este 
realizată de cele mai multe ori produce o creştere semnificativă a valorilor de zgomot şi vibraţii 
înregistrate. 

Corelând informaţiile obţinute în regim normal de funcţionare cu cele din camera anecoică, 
am finalizat studiul experimental al tezei de doctorat cu identificarea, implementarea şi verificarea 
câtorva soluţii proprii originale de reducere a nivelelor de zgomot şi vibraţii înregistrate pe 
echipamentele studiate. 

Odată cu refacerea măsurătorilor experimentale pe instalaţia modificată şi reinstalată în 
camera anecoică, am putut evalua eficienţa soluţiilor alese şi de asemenea am enunţat câteva 
concluzii finale ale studiului experimental al tezei de doctorat. Astfel, din rezultatele obţinute 
constatăm că: 
  Comparând valorile din figurile 6.9, respectiv 6.27, ce prezintă nivelurile globale de zgomot 
măsurate la toate regimurile în cele 8 puncte alese, se remarcă pe cele 3 regimuri semnificative de 
funcţionare reduceri cuprinse în intervalul 1 ÷ 5 dB. 
 Pentru evidenţierea reducerilor obţinute prin implementarea soluţiilor proprii şi originale, în 
figurile 6.41 – 6.43 am realizat o comparaţie a directivităţii zgomotului înainte şi după 
implementare pentru fiecare din cele 3 regimuri semnificative de funcţionare (răcire, încălzire şi 
deumidificare). 
  În noile condiţii, regimul cel mai defavorabil devine cel de deumidificare; pentru cel de răcire 
reducerile obţinute sunt cele mai semnificative şi sunt cuprinse în intervalul 2 ÷ 4 dB. 

  În analizele zgomotului în frecvenţă realizate pentru fiecare regim în parte (figurile 6.28 – 6.32) 
se constată corelaţii bune între cele 8 puncte de măsură alese cu o singură excepţie: punctul de 
măsurare C2, în zona de joasă frecvenţă 10 ÷ 80 Hz pe fiecare din cele 3 regimuri semnificative de 
funcţionare.  
  Pentru punctul C3 stabilit iniţial ca fiind cel mai critic, se observă o scădere a nivelului de 
zgomot de 4 dB la regimul de răcire şi de 2 dB la regimurile de încălzire şi deumidificare. Pentru a 
înţelege mai bine cum s-a realizat această reducere, în figurile 6.44 – 6.46 am comparat nivelele de 
zgomot pe întreg spectrul de frecvenţă înainte şi după implementarea soluţiilor propuse. 

     
Fig. 6.41  - 6.42 – Comparaţie între directivitatea zgomotului la regimurile de funcţionare „răcire” 
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  Diferenţa între valorile iniţiale şi cele obţinute după implementarea soluţiilor propuse sunt 
evidenţiate pe întreg spectrul de frecvenţă, indiferent de regimul de funcţionare a echipamentului. 
  Analizând comparaţiile directivităţii zgomotului pe toate regimurile de funcţionare ale instalaţiei 
se observă reduceri în aproape toate punctele considerate, cu o singură excepţie C5. Pe direcţia 
aferentă acestui punct se înregistrează mici creşteri ale nivelelor de zgomot cuprinse în intervalul 
0,2 dB (regimul de funcţionare „răcire”) şi 1 dB (regimul de funcţionare „încălzire”). 
  Pentru justificarea creşterii înregistrate pe direcţia punctului de măsurare C5 am realizat în 
figurile 6.47 - 6.49 o comparaţie a nivelelor de zgomot măsurate înainte şi după implementarea 
soluţiilor de reducere vibro-acustică pe întreg spectrul de frecvenţă. Se constată că mărirea nivelului 
global îşi are cauza în zona de frecvenţă 300 ÷ 1000 Hz indiferent de regimul de funcţionare. 

  Din punct de vedere al vibraţiilor, valorile înregistrate pe cele 3 direcţii  după implementarea 
soluţiilor propuse prezintă un maxim la regimurile de funcţionare răcire şi deumidificare. Astfel, la 
regimul „răcire” se constată noile valori ale nivelelor globale pe domeniul 10 Hz – 1000 Hz 1,14 
mm/s pe direcţia X, 0,9 mm/s pe direcţia Y şi 1,01 mm/s pe direcţia Z, respectiv la regimul 
„deumidificare” 1,22 mm/s pe direcţia X, 0,9 mm/s pe direcţia Y şi 1,03 mm/s pe direcţia.  
  Comparând valorile înregistrate cu cele existente iniţial se constată o reducere semnificativă pe 
întreg spectrul de frecvenţă, cu un plus în zona de înaltă frecvenţă. Izolarea vibratorie a carcasei a 
condus la diminuarea frecvenţelor înalte ce au un impact major asupra receptorilor umani. 
  Analizând spectrele de frecvenţă realizate înainte şi după implementare, se constată o aplatizare 
a acestora pe toate regimurile de funcţionare. 
  Comparând nivelele globale pe cele 3 direcţii X, Y, Z la fiecare din regimurile semnificative de 
funcţionare se observă reduceri cuprise în intervalul 0,2 ÷ 1,4 mm/s.  
  Se constată în domeniul de frecvenţe 10 – 1000 Hz că nivelele globale de vibraţii înregistrează 
cele mai semnificative scăderi pe direcţia X. Acest fapt se datorează izolării elementelor de prindere 
cu material vibroabsorbant, aspect ce a diminuat semnificativ transmiterea vibraţiilor în structura 
carcasei. Aşa cum am precizat anterior, compresorul este fixat în carcasă în poziţie verticală, 
vibraţiile induse de acesta fiind radiale. Această direcţie radială compresorului coincide cu direcţia 
X considerată de autor, astfel justificându-se valorile mari iniţiale ale vibraţiilor pe această direcţie. 
Având toate aceste informaţii, am implementat soluţiile adecvate şi în acest fel am obţinut reduceri 
preponderent pe direcţia X. 

7.2. ASPECTE ORIGINALE ŞI CONTRIBUŢII PERSONALE 
Pe lângă volumul informaţional semnificativ şi complet în ansamblu, abordarea temei tezei 

Fig. 6.44 – Comparaţie între nivelul de zgomot la 
regimul de funcţionare „răcire” înainte şi după 

implementarea soluţiilor de reducere vibro-
acustică 
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Fig. 6.47 – Comparaţie între nivelul de zgomot la 
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de doctorat se evidenţiată printr-o serie de aspecte originale şi contribuţii personale. Dintre acestea e 
momentul să amintesc aici: 
 realizarea unui studiu experimental complet ce a pornit de la măsurarea nivelelor de zgomot şi 
vibraţii ale instalaţiilor analizate, a continuat cu identificarea surselor vibro-acustice principale din 
componenţa respectivelor echipamente şi s-a finalizat cu găsirea şi implementarea unor soluţii 
proprii şi originale de reducere a respectivelor valori vibro-acustice. 
 realizarea unui stand experimental propriu în camera anecoică din Laboratorul de Acustică şi 
Vibraţii a Catedrei de Mecanică din Universitatea Politehnica din Bucureşti, aspect neregăsit în 
literatura de specialitate avută la dispoziţie de autor. 
 separarea surselor „split interior” – „unitate exterioră” în camera anecoică prin construirea unui 
perete separator ce păstrează condiţiile obişnuite de funcţionare a unei astfel de instalaţii. 
 studiul directivităţii zgomotului la unitatea externă a echipamentului în camera anecoică. 
 analiza vibro-acustică în frecvenţă a unităţii exterioare montată în stand-ul experimental din 
camera anecoică pentru diferite regimuri de funcţionare. 
 evaluarea influenţei zgomotului aerodinamic în nivelele de zgomot atât la unitatea exterioară cât 
şi la cea interioară utilizând standul din camera anecoică. 
 propunerea unor soluţii proprii şi originale de reducere a nivelelor de zgomot şi vibraţii la 
unitatea externă a instalaţiei. 
 verificarea soluţiilor originale propuse după implementarea propriu-zisă pe echipamentul studiat. 

7.3. VALORIFICAREA REZULTATELOR ŞI DIRECŢII VIITOARE DE CERCETARE 
Studiile şi cercetările mele au fost valorificate până în prezent prin elaborarea unui număr 

de 20 de lucrări ştiinţifice în domeniul tematicii tezei de doctorat ca unic autor sau coautor. Acestea 
au fost concretizate prin comunicări ţinute la sesiuni ştiinţifice ale unor institute de învăţământ 
superior, la manifestări ştiinţifice naţionale sau naţionale cu participare internaţională, precum şi 
prin publicare în reviste de strictă specialitate ori în proceedings-urile unor manifestări 
internaţionale. 

Dintre toate acestea aş aminti aici în mod special cele 2 lucrări publicate în „Scientific 
Bulletin University Politehnica of Bucharest - Series D Mechanical Engineering”: „Contributions to 
the study of the passing through the resonance of the linear systems having a finite number of 
degrees of freedom”[46] şi „Experimental researches on correlation source-noise level generated at 
ventilating and air conditioning installations” [50].  

Pentru viitor, rezultatele obţinute în urma implementării soluţiilor proprii originale pe 
instalaţia studiată încurajează folosirea acestora de către producători datorită costurilor reduse şi a 
eficienţei semnificative. De asemenea, datele numerice şi grafice obţinute atât în funcţionarea în 
condiţii obişnuite cât şi în camera anecoică pot sta la baza unor studii şi soluţii viitoare legate de 
problematica analizată. 

Lucrarea de doctorat are evident un final, dar ea lasă deschise câteva direcţii viitoare de 
cercetare extrem de importante: 
 extinderea soluţiilor de reducere a nivelelor de zgomot şi vibraţii şi în zona de joasă frecvenţă; 
 diversificarea soluţiilor originale de reducere a nivelelor vibro-acustice şi verificarea lor prin 
implementarea pe stand-ul experimental din camera anecoică (o soluţie posibilă o reprezintă 
utilizarea unui absorbitor dinamic dedicat instalaţiei respective); 
 reducerea zgomotului aerodinamic produs atât de „splitul interior” cât şi de „unitatea externă”; 
 verificarea fiabilităţii în timp a soluţiilor propuse prin funcţionarea instalaţiei modificate în 
condiţii normale de temperatură, umiditate etc. 
 dezvoltarea studiului experimental pe instalaţiile industriale prevăzute cu sisteme de distribuţie şi 
evacuare a aerului. 
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