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RESUMO

Bortoloto, Vitor (2017). Estudo de absorvedores dinamicos do tipo massa-mola
em sistemas mecanicos, Pato Branco, 68 f. Trabalho de Conclusdo de Curso —
Curso de Engenharia Mecéanica, Universidade Tecnoldgica Federal do Parana.

A utilizacdo de absorvedores dinamicos de vibracfes é um método muito eficaz e
barato de controle de vibracdes. Apesar dos absorvedores dindmicos passivos
apresentarem menos vantagens em relacdo aos outros tipos de absorvedores,
como por exemplo sua estreita banda de sintonizagéo, eles ainda sao elementos
gue valem a pena se estudar. Nesse estudo sdo modelados um sistema com
absorvedor do tipo massa-mola e outro sistema com um absorvedor massa-mola
amortecido. Depois de modelados os sistemas, foram dimensionados varios
absorvedores diferentes e analisados seus efeitos sobre os sistemas principais
através de valores obtidos por gréficos feitos em MATLAB e equacdes com o0
objetivo de encontrar valores 6timos para o projeto de absorvedores desses
sistemas. Foram obtidos diferentes valores 6timos de razdo de massa entre 0s
projetos dos absorvedores. Para o ADV amortecido os melhores resultados
encontrados foram para valores de 0,1 < y < 0,4, enquanto que para o ADV néo
amortecido esses valores foram obtidos para 0,2 < .

Palavras-chave: Simulagcdo em MATLAB, frequéncia natural, otimizag&o, sistemas
de dois graus de liberdade.






ABSTRACT

Bortoloto, Vitor (2017). A study of mass-spring dynamic absorbers on mechanical
systems, Pato Branco, 68 p. Course Conclusion Paper — Mechanical Engineering
Course, Federal Technological University of Parana.

The use of dynamic vibration absorbers is a very effective and inexpensive method
for vibration control. Despite passive dynamic vibration absorbers show less
advantages than other kind of absorbers, for example their narrow tune band, they
still are elements worthy of study. In this study two systems are modelled, one
system with a mass-spring absorber and the other with a damped mass-spring
absorber. After the modelling was done, a lot of diferent absorbers were scaled out
and their effects on the main systems were analized through values gotten by
graphics made on MATLAB and equations with the objective of finding optimal
values of project for these systems’s absorbers. The optimal values of mass ratio
obtained were different between the projects of the absorbers. For the damped
absorber, the best results were found for values of 0,1 < u < 0,4, whereas for the
undamped absorber these values were obtained for 0,2 < p.

Key Words: MATLAB simulation, natural frequency, optimization, two-degrees of
freedom systems.
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1 INTRODUCAO

VibracGes mecanicas é uma area da engenharia que vem ganhando cada
vez mais importancia no cenario mundial da engenharia mecanica e civil, devido a
grande necessidade de seguranca nos projetos dessas areas, muitos dos quais
sofrem com os efeitos de vibracdes. Garantir a seguranca desses projetos é
importante, pois também garante a seguranca das pessoas que estdo diretas ou
indiretamente em contato com essas obras. Como por exemplo: a construcao de
arranha-céus, montagem de maquinas e estruturas metalicas que oferecam algum
tipo de perigo ambiental ou fisico ao operador e demais pessoas que estejam na
area caso ocorra uma falha desses elementos. Porém, a medida que a tecnologia
avanca, surgem novos estudos sobre as vibracfes e assim pode-se entender
melhor esses fenbmenos, criando novas técnicas para controlar e utilizar esses
efeitos a favor da engenharia.

Um recurso gque esta sendo muito utilizado na engenharia para o controle
de vibracOes é o absorvedor dindmico de vibracfes. A aplicacdo de absorvedores
dindmicos cresce a cada dia e é uma area de grande interesse dos pesquisadores.
Além disso os absorvedores tém baixo custo de instalacdo, sdo de facil construcéo

e tem se apresentado muito eficazes.

1.1 OBJETIVOS

1.1.1 Objetivos Gerais

O objetivo deste trabalho consiste em simular sistemas passivos de
vibracdes com o auxilio da ferramenta computacional MATLAB. Primeiramente,
pretende-se analisar os sistemas em vibracdo livre ndo amortecida sem um
absorvedor dinamico de vibragbes e posteriormente com o absorvedor de
vibracdes, para frequéncias de excitacdo equivalentes. Com base nos resultados
das simulacoes realizadas, deseja-se comparar as respostas dos sistemas a essas

excitacoes.
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1.1.2 Objetivos Especificos

¢ Estudar sistemas em vibracao livre ou forcada ndo amortecida com 1 grau
de liberdade, nos quais seja pertinente a utilizagao de absorvedores de vibracoes.

e Determinar as frequéncias naturais desses sistemas.

e Modelar e simular esses sistemas no software MATLAB.

¢ Adicionar absorvedores dindmicos de vibragBes aos sistemas e simulé-los
novamente.

e Determinar as novas frequéncias naturais do sistema com o absorvedor
din&mico.

¢ Avaliar as respostas dos sistemas as vibracodes.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 INTRODUCAO AS VIBRACOES

As vibracdes fazem parte de nossas vidas em diferentes formas. No préprio
corpo humano as vibragdes desempenham um papel muito importante, ja que é
gracas a esse fendbmeno que podemos ouvir e falar. As vibracfes também estédo
presentes nos movimentos oscilatorios do coragéo e dos pulmdes que nos mantém
vivos e similarmente aparecem quando realizamos atividades fisicas como andar,
correr, dancar, pular e nadar.

Segundo Silva e Beck (2012 p. 158)

Vibracéo ou oscilagdo é todo movimento que se repete em intervalos de
tempos iguais. Deste modo, a vibragdo contém o estudo do movimento
vibratério de um corpo em torno de uma posicéo de equilibrio, assim como
as forcas e momentos a ele associados.

De acordo com Balachandran et al (2009), equipamentos e maquinas
criados pelo homem também podem possuir ou criar vibragdes, principalmente em
maquinas com partes rotatorias. Nesse tipo de maquina, qualquer
desbalanceamento pode causar vibragdes, 0 que pode gerar desconforto para o
operador da maquina ou pode levar a quebra do equipamento. Alguns exemplos de
magquinas rotatorias em que isso pode ocorrer sao: turbinas, ventiladores, maquinas
de lavar roupas, bombas centrifugas e tornos mecanicos.

Todo edificio, componente mecéanico ou 6érgao possui uma frequéncia
natural de vibracao, ja que ela depende apenas da massa e rigidez dos corpos e
toda matéria possui essas caracteristicas. Quando o sistema é excitado e vibra na
sua frequéncia natural, ocorre um fendmeno chamado de ressonancia. Esse
fendbmeno faz com que a amplitude dos movimentos vibratorios do sistema tenda
ao infinito, ou seja, causam deflexdes muito grandes e também ocorre um grande
aumento na forca dindmica que age sobre o sistema, fatores os quais levam a esse
sistema a uma falha catastrofica. Portanto, geralmente as vibracdes sdo um
fendmeno indesejado, ja que geram ruidos, fadiga e desgaste em componentes e
podem gerar desconforto para as pessoas e até causar a quebra de equipamentos

e estruturas.
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As vibracGes também afetam processos de corte de metais, fazendo com
que o acabamento superficial do metal seja precario, e influenciam em
equipamentos de medicdo de precisdo, como por exemplo, microscopios
eletrbnicos, causando imprecisdo nas afericbes. Tudo isso torna o estudo de
sistemas que estdo sujeitos as vibracbes mecanicas altamente relevantes, pois
torna-se necesséario verificar as fontes de vibracao e possiveis solu¢des afim de
prevenir a falha desses sistemas, garantir sua seguranca e a qualidade no seu

funcionamento.

2.2 CLASSIFICACAO DAS VIBRACOES

Silva e Beck (2012), dizem que as vibracdes podem ser classificadas
segundo 0s seguintes critérios: excitacdo externa, amortecimento, previsibilidade e

linearidade, resultando assim na seguinte classificagao:

a) Vibracdes Livres: pode-se dizer que um sistema esta em vibracao livre se o seu
movimento oscilatorio ocorre de forma natural, ou seja, é causado apenas por
um deslocamento ou velocidade inicial, que néo influencia ao longo do tempo no

movimento.

b) Vibracbes Forcadas: um sistema € dito em vibracao forcada se houver uma forca
ou torgue agindo no sistema que foram aplicados externamente. O efeito dessa
forca ou torque influenciam no movimento do corpo ao longo do tempo, até que
0 movimento entre em regime permanente e entdo possa ser tratado como um

sistema em vibracao livre.

c) Vibracdes Deterministicas: se a frequéncia de excitacdo que age sobre um corpo
for conhecida ela é chamada de deterministica. Geralmente elas ocorrem em
maquinas e estruturas que estado sujeitas sempre as mesmas forcas e entéo é

possivel medir uma frequéncia de excitagao padréo.

d) Vibracdes Aleatérias: esse tipo de vibracdo € o inverso das vibracbOes
deterministicas, ou seja, sdo vibracbes em que ndo se pode prever sua

frequéncia de excitagdo em determinado instante. Normalmente as vibracdes
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aleatérias estdo relacionadas com fenémenos naturais, como por exemplo,

terremotos e furacdes.

e) Vibragcdes ndo amortecidas e amortecidas: se ndo ha perda de energia no
movimento oscilatorio, a vibragdo é dita ndo amortecida. Portanto, se ocorre a

perda de energia do sistema, a vibracédo é do tipo amortecida.

f) Vibracdes Lineares e néo lineares: uma vibracao é considerada linear se ha uma
proporcao entre a excitacdo e o movimento gerado por essa excitacdo. Para
esse tipo de vibracdo o principio da superposicao € valido. Em contrapartida se
ndo ha uma propor¢ao entre a excitacao e sua resposta, a vibracao é classificada

como néo linear e nesse caso o principio da superposicdo nao pode ser aplicado.

Neste estudo serdo avaliados apenas sistemas que estejam sob a

influéncia de vibragdes livres ou forgadas, ndo amortecidas, amortecidas e lineares.

2.3 CONTROLE DE VIBRACAO

Controle de vibracdo nada mais é do que a alteracdo de um sistema
vibratorio com o objetivo de reduzir ou eliminar as vibracdes desse sistema, para
gue o nivel de vibracao aceitavel do sistema seja atingido.

Segundo Silva (2005 p. 158), existem trés principais técnicas para se
reduzir os niveis de vibracdo em um sistema:

¢ Atuar sobre a forga de excitagéo eliminando-a, reduzindo sua amplitude e/ou
alterando sua frequéncia.

¢ Atuar sobre a estrutura, variando seus parametros din@micos (massa, rigidez
e amortecimento).

e Acoplar um sistema auxiliar ao sistema principal ou primario procurando

neutralizar a vibragao e/ou seus efeitos.

A primeira solucéo nao € facil de ser aplicada e quase nunca é possivel
alterar a frequéncia de excitacdo ou a amplitude da forga, j& que muitas vezes a
fonte das vibracdes sdo fendbmenos naturais como por exemplo, o vento e abalos

sismicos. A segunda opcdo pode ser interessante se a estrutura primaria
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apresentar uma densidade modal relativamente baixa e possuir esfor¢cos do tipo
banda estreita. Porém caso isso ndo ocorra, modificar a estrutura muitas vezes néo
é valido nem eficaz. Também deve ser levado em consideracao que a estrutura faz
parte de um outro projeto que se sofrer alteracdes pode ser comprometido. Sendo
assim, a alternativa mais interessante para o controle de vibracdes € trabalhar
utilizando a terceira solucao.
Essa solucéo consiste em acoplar um sistema secundario com massa e
rigidez ao sistema primario que precisa ser protegido de vibracédo. Entretanto, a
juncdo desses sistemas cria um sistema com dois graus de liberdade e
consequentemente apresentara dois valores diferentes de frequéncia natural.
A figura abaixo representa um exemplo de absorvedor de vibragbes néo

amortecidos quando usados em uma maquina.

Figura 1- Efeito de um absorvedor de vibragdes ndo amortecido naresposta de uma maquina.

Sem absorvedor
Com ah«sﬂ}fﬂdﬂr / / Cm? a}bsunrednr

;:’ |

Fonte: Rao, S. S. (2011). Vibracbes Mecéanicas. Prentice Hall.
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2.4 ABSORVEDORES DINAMICOS DE VIBRAGCOES

O sistema secundario acoplado citado anteriormente € denominado
absorvedor de vibracdo ou absorvedor dinamico de vibracdo. Uma representacéo
simples da utilizacdo desse recurso € mostrada na figura 2, onde ma, ki1 sédo a
massa e rigidez do sistema primario respectivamente; mz, k2 Sdo a massa e rigidez

do sistema secundério; e Fo.sen(wt) € a forga de excitagéao.

Figura 2- Representagdo de um absorvedor dindmico de vibra¢g8es ndo amortecido.

Fosen o
Maquina (m1) T
x(7)

I~

B
Isolador I 1 Isolador
(k1/2) : ! (#y/2)

| v

|

Py

Absorvedor dindmico
de vibragio

Base rigida

Fonte: Rao, S. S. (2011). Vibra¢8es Mecanicas. Prentice Hall.

Caso o sistema primério fosse excitado a uma frequéncia igual a sua
frequéncia natural, o sistema entraria em ressonancia. Porém com a utilizacdo do
absorvedor dinamico de vibragcfes para essa frequéncia, a vibracdo da massa do
sistema primario € atenuada e, portanto, a amplitude desse sistema sera pequena.
Desse modo o sistema né&o falhara devido a agao das vibragdes mecanicas.

Segundo Rao (2011), o absorvedor de vibracdes € comumente usado em
maquinario que operam a velocidade constante, porque o absorvedor de vibracdes
€ regulado para uma frequéncia em particular e é efetivo em apenas uma estreita

faixa de frequéncias.
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Os absorvedores dinamicos de vibracdes sdo comumente encontrados em
serras elétricas, lixadeiras e furadeiras. Porém existem algumas aplicacdes mais
variadas, como por exemplo, a utilizacao de absorvedores de vibragdes em linhas
de transmissdo de energia elétrica de alta tensdo. Para essa aplicacdo os
absorvedores dinamicos de vibrac&o tém o formato de halteres e sdo pendurados
nessas linhas para reduzir a fadiga causada pelas forgas do vento.

Esse tipo de absorvedor dinamico de vibracdes € chamado de stockbridge

e pode ser visto na Figura 3.

Figura 3- Representacédo de um absorvedor de vibracdes em uma linha de alta tenséo.
/

Transmission line

4
AN ANANNANNANANNNT O ANANNANNNNNANANNNANANNY

- )

Vibration absorber

=

Fonte: Rao, S. S. (2011). Vibragbes Mecénicas. Prentice Hall.

Outro tipo de absorvedor dindmico de vibragfes é o do tipo péndulo. Eles
também sdo conhecidos como absorvedores centrifugos de péndulo ou
absorvedores de vibracdo de péndulo giratério. Como o0 nome ja indica, esse tipo
de absorvedor de vibracdes é utilizado em aplicacdes rotativas. Em eixos, por
exemplo, eles sdo usados para moderar as vibracdes ndo desejaveis. De acordo
com Balachandran et al. (2009), para que se tenha um absorvedor de vibracao
efetivo nesse caso, a frequéncia natural do absorvedor tem que ser proporcional a
velocidade de rotacdo do eixo, ja que a velocidade de rotagdo pode variar por uma
extensa faixa.

Ainda, os absorvedores dinamicos de vibracbes podem ser classificados
em 3 tipos diferentes: passivos, ativos e adaptativos. Os absorvedores de vibragéo
passivos possuem massa, rigidez e amortecimento fixos, o que limita sua aplicagao

a apenas uma determinada faixa de frequéncias e, portanto, ndo € recomendado
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para situacdes em que haja mudanca na frequéncia de excitacdo, como por
exemplo em estruturas sujeitas a abalos sismicos. As vantagens de se utilizar
absorvedores dinamicos de vibragdes passivos sdo que eles possuem estabilidade
e ndo precisam de energia.

Ja os absorvedores de vibragao ativos, segundo Aguiar (2011), sdo aqueles
em que um elemento ativo (atuador) € adicionado paralelamente aos elementos de
rigidez e amortecimento do ADV passivo tradicional, permitindo atenuar as
vibracbes em maior faixa de frequéncias. A vantagem apresentada por esse
absorvedor € que a sintonizagao pode ser realizada ajustando a for¢a aplicada pelo
atuador, sem a necessidade de se alterar os parametros fisicos (massa, rigidez,
amortecimento) do absorvedor.

Por sua vez os absorvedores dinamicos de vibracdes adaptativos sdo
absorvedores que permitem a alteracdo dos parametros de massa, rigidez e
amortecimento para que ele atue em uma faixa de frequéncias maior. Nesse tipo
de absorvedor, a alteracao dos parametros fisicos pode ser automética ou manual.
Os absorvedores adaptativos sdo uma juncdo dos pontos positivos dos dois tipos
citados anteriormente, portanto podem ser estaveis e também trabalhar em uma

faixa de frequéncias maior que a dos absorvedores passivos.
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3 METODOLOGIA E METODOS

Os sistemas vibratérios possuem uma relagdo de causa (forca de
excitacdo) e efeito (movimento oscilatorio). Essa relacdo € influenciada por
variaveis tais como a condicéo inicial do sistema e forcas externas. Como a maioria
dos sistemas vibratérios sdo altamente complexos, ocorre uma simplificagdo do
problema para se montar o modelo matematico, portanto apenas os fatores mais
importantes sdo considerados.

No estudo realizado por Rao (2009), é dito que a analise de um sistema
vibratério geralmente envolve as seguintes etapas: modelacdo matematica,
derivacdo das equacgOes governantes, solucdo das equacOes governantes e
interpretacdo dos resultados.

12 Etapa) Modelacdo Mateméatica: O modelo matematico serve para
representar os elementos presentes no sistema em questdo. O modelo pode
comecar simples para obter uma resposta rapida e posteriormente pode ser
refinado para um resultado mais preciso.

22 Etapa) Derivacdo das Equacdes Governantes: Nessa etapa serao
montadas as equacdes que descrevem o comportamento do sistema (equagéo de
movimento). Neste estudo a equacdo de movimento serd obtida através da
realizacdo de um diagrama de corpo livre e da utilizacdo da Segunda Lei de
Newton.

32 Etapa) Solucdo das Equacdes Governantes: Nessa parte a equacao de
movimento € solucionada para se obter a resposta do sistema. As equacfes de
movimento podem ser resolvidas pelos métodos tradicionais de solucdo de
equacdes diferenciais e também por programas computacionais. Nesse estudo
sera utilizado o MATLAB para solucionar as equacdes e entdo plotar as respostas
dos sistemas.

42 Etapa) Interpretacado dos Resultados: Os resultados obtidos a partir das
equacgdes de movimento (deslocamento, velocidade e aceleracdo das massas dos
sistemas) sdo analisados, levando em consideracdo o objetivo do estudo em
guestdo, que nesse caso € a comparacdo entre os valores da amplitude dos
sistemas sem o0 absorvedor dinamico de vibracbes com os valores das amplitudes

desses sistemas utilizando o absorvedor dindmico de vibracoes.
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Neste estudo serédo utilizados absorvedores de vibracdo do tipo massa-mola
nao amortecido e um massa-mola amortecido apenas e as equacgdes de movimento

seréo lineares, sem excegao.
3.1 EQUACIONAMENTO

Para realizar este estudo foram escolhidos dois sistemas, um sistema no
qual sera utilizado um absorvedor de vibragdes passivo do tipo massa-mola e outro
sistema no qual tera um absorvedor de vibragcdes passivo do tipo massa-mola com
a adicdo de um amortecedor.

A seguir esses sistemas serédo exemplificados e entdo serdo demonstrados

0S equacionamentos pertinentes para sua simulacao e avaliacao.
3.1.1 Sistema Massa-mola ndo amortecido

O primeiro sistema serd modelado da seguinte forma:

Figura 4 - Representacdo do sistema massa-mola estudado

iFo

=
-

Base rigida

Fonte: Autoria Prépria



Sendo que:
k = constante da mola
m = massa

Fo = forca de excitacao

Diagrama de corpo livre:

1° Corpo:
Z F == mljél
—Fmy — Fm, — Fm; + F, sen ot = m{X,
kq kq iy
-5 X ky(x; — x3) — > + Fy sen wt = my %,
_klxl - kz(xl - xZ) + FO sen wt = mljél
2° Corpo:

ZF == mzjéz

—sz = mzk.z

—ky(x; — x1) = my¥,
Equacdes de movimento:

1° Corpo:

mljc.l + k1X1 + kz(xl - XZ) = FO sen wt

2° Corpo:

myisy + ka(x; — x1) =0
Em seguida assume-se uma solugdo harménica:

x1(t) = X, sen (wt)
x,(t) = X, sen (wt)
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Ent&do temos que:

X1(t) = X,w sen (wt) ; X, (t) = X,w sen (wt);

X () = —X,w?sen (wt); x5(t) = —X,w? sen (wt);

Resolvendo as equagfes de movimento assumindo uma solugéo
harménica para as equacOes diferenciais ordinarias, sdo obtidas as seguintes

equacoes:

v = Fo(—w?m, + k) (7)
1 (—w?my + k) (—w?my + ky + ky) — ky?

Y Fok, 8)
2

- (_(l)zmz + kz)(_wzml + kl + kz) - k22

Nas equacdes acima X; e X, representam respectivamente as amplitudes
dos corpos 1 e 2 do sistema, assim atraves do estudo dessas equacdes é possivel
observar os efeitos da utilizagdo de um absorvedor dinamico de vibragdes. Pode-
se observar que a amplitude X; é igual a 0 quando w? = k,/m,, por isso os ADV'’s
sdo projetados para satisfazerem essa condi¢do, ja que assim o ponto de
ressonancia do sistema primario é transformado em um ponto com amplitude igual
a zero.

Assim, para X; =0 e w? =k,/m,, tem-se que a forca exercida pelo

absorvedor sobre a massa principal é dada por:

FO = kZXZ (9)

Essa forga possui a mesma intensidade exercida pela forca da massa
primaria, porém possui sentido contrario, fato que explica por que a amplitude do
sistema € nula e comprova a eficacia da utilizagcdo de ADV’s como técnica de
controle de vibragbes. A equacdo 8 também permite o calculo da amplitude da

massa do sistema secundario, que nesse caso seria 0 absorvedor de vibragoes.
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3.1.2 Sistema Massa-mola amortecido

Esse sistema € muito parecido com o anterior, temos apenas a adicdo de
um amortecedor ligando a massa principal com a massa do amortecedor como

pode ser visto na figura 5:

Figura 5 — Representagdo do sistema massa-mola com amortecedor estudado

| Fo

&
-
=

Base rigida

Fonte: Autoria Prépria

Sendo que:

k = constante da mola
m = massa

Fo = forca de excitacao



c = constante de amortecimento

Diagrama de corpo livre:

1° Corpo:
z F == mljél
—Fmy — Fm, — Fm; — F, + Fy sen wt = m{X;
kq kq L ”
—o X ky(x1 — x3) — 5 c(X; — xX,) + Fy sen wt = my i,
_klxl - kz(xl - xz) - C(Jél - xZ) + FO sen wt = mljél
2° Corpo:

ZF == mzjéz

—Fm, — FE, = m,X
2 a 242

—ky(x; — x1) — c(Xy — Xy) = My,
Equacbes de movimento:

1° Corpo:

my¥, + kixg + ko(x; — x3) + c(X; — X)) = Fy sen wt

2° Corpo:

mzj(:'z + kz(xz - xl) + C(.X:z - xl) = 0
Em seguida assume-se uma solucéo harménica:

xl(t) = Xleiwt

xz(t) == Xzeiwt
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(11)

(12)

(13)

Entdo temos que as respostas em regime permanente das equacgdes de

movimento sao:
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X _ Fo(lc(l) - (A)Zmz + kz) (14)
L [(—w?m, + ky) (—w?my + ki) — kymuw?] + icw(k; — w?m; — w?m,)
Fo(k, + icw) (15)
X2 =

[(—w?m, + ky)(—w?my + ki) — komyw?] + icw(ky — w?my — w?my)

3.2 OTIMIZACAO DOS ADV'S

Para garantir a eficiéncia da utilizagdo de absorvedores dinamicos de
vibracdes no sistema € importante observar as restricdes do projeto, como por
exemplo, a magnitude da massa e a amplitude que o absorvedor pode ter. Dessa
maneira € possivel obter o absorvedor que consiga reduzir a vibragdo para uma
maior faixa de frequéncias e ainda atenda as necessidades do projeto.

Um dos fatores importantes que pode ser observado é que quanto maior a
razado entre a massa do absorvedor e a massa principal, mais larga é a banda
operacional do ADV. Esses resultados podem ser observados no estudo feito por
RAO (2011), na figura 6. Pode ser visto que para valores maiores de raz&o de
massa, as linhas com relacdo as duas frequéncias naturais do sistema de dois
graus de liberdade ficam mais distantes uma da outra, para qualquer que seja a

relacdo da frequéncia natural do ADV com a frequéncia natural da massa principal.
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Figura 6 — Influéncia da razdo de massas na banda operacional do ADV.

26
24l 0w
o wpEmEws=0s
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131

Fonte: Rao, S. S. (2011). Vibra¢g8es Mecéanicas. Prentice Hall.

Entretanto, € importante dizer que ao se aumentar muito a massa do ADV,
ocorre um aumento das tensdes de fadiga, o que nado é desejavel, ja que diminui a
vida util das molas do absorvedor.

Além disso, no estudo conduzido por Cunha Jr. (1999) é apresentado uma
equacao que pode ser utilizada para determinar para quais valores de frequéncia
ocorre reducdo da amplitude da massa principal. Essa equacao é representada da
seguinte forma:

(16)

1
g(4,B) = Z(f/zu +16 + 3/2u)

Sendo que g(A,B) representa os pontos em que o gréfico de resposta da
amplitude da massa principal do sistema sem absorvedor cruza com o grafico do
sistema com absorvedor, e entdo, no intervalo entre esses pontos ocorre a
diminuicdo da amplitude da massa principal.

Na figura 7 é possivel ver a representacao grafica da equacao 6 para uma

razao de massa pu=0,1 e para razado de frequéncias w,/w; = 1:
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Figura 7 — Intervalo de banda no qual ocorre diminuicdo de amplitude da massa principal

Amipliuds - [48]

Fonte: Cunha Jr. (1999)

Como ja foi dito anteriormente, os ADVs passivos ndo sao recomendados
guando existe variacao na frequéncia de excitacdo do sistema. Pode ser observado
na figura 7, que alteracdes pequenas de frequéncia podem reduzir a capacidade
de absorcdo de energia do absorvedor significantemente. Portanto, caso seja
necessario atender uma banda de frequéncias maior sem ter que recorrer a
utilizacdo de um ADV ativo ou adaptativo é possivel apenas utilizar um amortecedor
no sistema do ADV passivo.

Caso seja necessario o uso de um ADV passivo amortecido, existem
algumas equacdes que devem ser utilizadas para sua sintonizacdo e otimizacao.
Primeiramente € interessante expressar as equacoes de resposta desses sistemas

em variaveis adimensionais, como foi feito nos estudos realizados por RAO (2011).

X (269)* + (g% — [D)? w2 (40)

8 [[(289)2(g% — 1+ ug?)? + {uf2g2 — (92 — 1)(g% - fO)}?]
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X, (269) + f* vz (19)

8 |[(269)2(g% — 1+ ng?)? + {uf2g? — (g2 — D(g? - f2)}?]

As equacdes 17 e 18 representam a amplitude dos corpos 1 e 2 em funcéo
de parametros adimensionais.

Em seu estudo ainda, RAO (2011) utiliza essas equacdes para plotar um
grafico, assumindo os seguintes valores para os parametros adimensionais: 4 =

1/20, f = 1 e alguns valores de . Esse grafico pode ser visto na figura 8:

Figura 8 - Efeitos de um ADV amortecido na resposta de um sistema

16 ,
PN | B [ P T
m, 1 L:[]'--.l' . [ = =0
- T e &
R N
12 i I .Il ! i f E'
. w, = w | |
e 8 il Vi \ 1\
i T T ¥
T / A \5; \
V/ \ *
4 :’ ‘/ /hk . M
..---""'.".‘..:-:::H /N / \::\‘ ~~
— l':. = (.1 \\ !f e ——
0 |
(0.6 0.7 0.8 0.9 1.0 1.1 1.2 1.3
-
ity

Fonte: Rao, S. S. (2011). Vibra¢8es Mecéanicas. Prentice Hall.

As linhas da figura representam a resposta da amplitude de movimento da
massa principal no dominio da frequéncia para diferentes valores de fator de
amortecimento.

Como pode-se observar, independente dos valores dos parametros
utilizados para plotar as linhas, todas elas se cruzam nos pontos A e B, 0s quais
sao denominados “Pontos Invariantes”. Esses pontos podem ser encontrados
assumindo valores de { = 0 e { = © na equagao 17 e manipulando a equacao, assim

a seguinte equacao € obtida:
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(19)

1+ /2 +uf?\ | 2f7
*-29° + =0
g g( 2+u 2+pu

E possivel dimensionar um ADV amortecido com parametros € e f
otimizados para atenderem uma maior banda de frequéncias e apresentarem uma
menor amplitude de acordo com Den Hartog (1956) e Balachandran (2009). Para
iSSO € preciso manipular os pontos invariantes. Segundo os seus estudos 0s
parametros do projeto sdo 6timos quando a altura dos dois picos nos quais
encontram-se 0s pontos invariantes A e B séo iguais e apresentam uma inclinagéo
nula, ou seja, apresentem “picos” mais suaves ou horizontais. Um exemplo

demonstrativo esta exemplificado na figura 9:

Figura 9 - Otimizagéo pelo método dos picos iguais (1 =0,1)

Fungao Resposta em Freguencia

a:l T T | T T

| --- Sem ADY

N — Com A0
anl ":. — o ADW dlimo
EI:l I~ |I I: A

Amplitude - (48]

Fonte: Cunha Jr. (1999)

Para atender ao requisito da altura dos picos serem iguais, o valor 6timo

para o parametro “f” & dado por:

1 (20)

fopt = T+
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Porém segundo RAO (2011), um absorvedor que satisfaca a equacao
acima ainda ndo é um absorvedor 6timo, apenas sintonizado. Para que o
absorvedor seja 6timo, ainda é preciso obter o melhor valor para o fator de
amortecimento. A equacdo que resulta nesse valor é encontrada substituindo o
valor de f,,; ha equacao da amplitude da massa principal e entdo fazendo a devida
derivacao dessa equacao de amplitude em relagéo a “g”. Assim duas equacdes sédo
obtidas.

Para o Ponto A:

m (21)
, H (3 e 2)
d 8(1+ u)3
Para o Ponto B:
(22)
u
, b (3 N 2)
0= 8(1 + p)3

Um valor médio dessas equacdes é proposto por RAO (2011) e Den Hartog
(1956) para simplificar o dimensionamento do absorvedor. Essa nova equacgao é

dada por:

@)
_ |3
ot = B+ P

Portanto, com a utilizacdo dessas equacfes para ajustar 0s parametros,

finalmente obtém-se um absorvedor dindmico de vibragcdes amortecido otimizado.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 SISTEMA MASSA-MOLA NAO AMORTECIDO

No primeiro sistema foram utilizadas as variaveis mostradas na tabela 1:

Tabela 1 — Dados do sistema principal 1

DADOS DO SISTEMA PRINCIPAL VALORES

ki [N/m] 120.730.000
m; [Kg] 306
Fy [N] 250
w4 [rad/s] 628,321
X; [m] 0,0306

Fonte: Autoria Propria

Com a finalidade de obter informacfes para o bom projeto de um
absorvedor dindmico passivo ndo amortecido para esse sistema, foram adotados
diversos valores para a massa e rigidez para o projeto do ADV, lembrando que
todos os valores foram utilizados para obter um ADV com a mesma frequéncia

natural do sistema principal. Na tabela 2 estdo os valores utilizados:

Tabela 2 — Valores de massa e rigidez para o ADV

m, [kg]| 0,30581 | 3,0581 30,581 61,162 91,743 122,324
ez 120.730 |1.207.299 12.073.0024.146.01 36.219.017 |48.292.022
[N/m] 6 1

Razéo

de nu=0,5 u=0,6 u=0,7 nu=0,8 u=0,9 u=1
Massa

m, [kg]| 152,905 | 183,486 | 214,067 | 244,648 | 275,229 305,81
k, 60.365.02 | 72.438.03 | 84.511.03 | 96.584.04 | 108.657.05 | 120.730.05
[N/m] 8 3 9 5 0 6

Fonte: Autoria Prépria
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Para obter os valores das novas frequéncias naturais ap6s a adicao do ADV
ao sistema foi feito uso da equacao 7. Com o auxilio do software MATLAB, essa
equacao foi plotada em um gréafico para cada combinacao de valores mostradas na

tabela 2. Em seguida estéo os gréaficos obtidos:

Figura 10 - Amplitude no dominio da frequéncia, p = 0,001
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Figura 11 - Amplitude no dominio da frequéncia, y = 0,01
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Figura 12 - Amplitude no dominio da frequéncia, y = 0,1
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Figura 13 - Amplitude no dominio da frequéncia, p = 0,2
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Figura 14 - Amplitude no dominio da frequéncia, y = 0,3
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Figura 15 - Amplitude no dominio da frequéncia, 4y = 0,4
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Figura 16 - Amplitude no dominio da frequéncia, y = 0,5
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Figura 17 - Amplitude no dominio da frequéncia, y = 0,6
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Figura 18 - Amplitude no dominio da frequéncia, y = 0,7
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Figura 19 - Amplitude no dominio da frequéncia, 4y = 0,8
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Figura 20 - Amplitude no dominio da frequéncia, gy = 0,9
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Figura 21 - Amplitude no dominio da frequéncia, p = 1,0
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Os resultados obtidos nos graficos estao representados na tabela 3:

Tabela 3 — Valores das frequéncias naturais ap6s adicdo do ADV

()4 [rad/s] 618,5 | 597,7 | 536,8 | 503,3 479,4 460,3

(), {rad/s] 638,3 | 660,5 | 7355 | 784,3 823,5 857,7

Razao de Massa

(), [rad/s] 444,3 | 4305 | 418,2 | 390,4 397,4 388,3

(), {rad/s] 888,6 917,1 | 9439 | 969,3 993,5 1016,6
Fonte: Autoria Propria

Esses valores de frequéncia também podem ser representados como a

razao Q1/w e Q2/w:

Tabela 4 — Valores das frequéncias em funcéo da frequéncia natural do sistema principal

N/w 0,98 0,95 0,85 0,80 0,76 0,73
0N,/ w 1,02 1,05 1,17 1,25 1,31 1,37
Razéo de _ _ _ _ _ _
Massa p=0,5 p=06 | u=0,7| p=0,8 n=0,9 H=1
0Nlw 0,71 0,69 0,67 0,62 0,63 0,62
N,lw 1,41 [1,46 1,50 1,54 1,58 1,62

Fonte: Autoria Propria

Na tabela 4 vemos que para a razdo de massa i = 0,5, as novas
frequéncias naturais (2, e {2, estdo a uma distancia de V2 da frequéncia natural do
sistema sem absorvedor. Esse valor de V2 é interessante devido ao fenémeno da

transmissibilidade, pois para frequéncias dentro desse intervalo, ocorre um
aumento de amplitude de vibragdo ao se utilizar um amortecedor, portanto se as
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frequéncias naturais fossem o Unico fator a ser considerado, o ADV configurado
para o ponto de ressonancia da massa principal mais adequado seria o de razao
de massa u = 0,5.

Seguindo com o dimensionamento do absorvedor, com a utilizacdo da
equacéao 8 foram obtidos os valores de amplitude do absorvedor e como pode ser
observado na tabela 5, percebe-se que quanto maior a razdo de massas entre o

sistema principal e o secundario, menor € o deslocamento do ADV.

Tabela 5 — Amplitudes dos ADVs

X, [m] 2,07E-03 | 2,07E-04 | 2,07E-05|1,04E-05| 6,90E-06 | 5,18E-06

Razdo de _ _ _ _ _ _
Massa pH=0,5 n=0,6 p=0,7| p=0,8 n=0,9 H=1

X, [m] 4,14E-06 | 3,45E-06|2,96E-06|2,59E-06| 2,30E-06| 2,07E-06
Fonte: Autoria Propria

Além disso, foram calculados os intervalos para os quais ocorre a
diminuicdo de amplitude da massa principal com a utilizagdo de um absorvedor
dindmico de vibrac¢des passivo no sistema. Esses valores estdo representados na
tabela 6 em funcao das razdes das frequéncias naturais e na tabela 7 em radianos

por segundo.
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Tabela 6 — Intervalos A-B com diminui¢cdo de amplitude da massa principal em funcdo da
razdo das frequéncias naturais

A [.Qlla)] 0,99 0,97 0,89 0,85 0,82 0,80
B [.QZ/a)] 1,01 1,04 1,12 1,17 1,21 1,25
Razédo de _ _ _ _ _ _
Massa u=05| p=06 | u=0,7| p=0,8; n=0,9 n=1
A [2,/w]| 0,78 |0,76 0,75 0,73 0,72 0,71

B [2,/w]| 1,28 |1,31 1,34 1,37 1,39 1,41

Fonte: Autoria Propria

Tabela 7 — Intervalos A-B com diminui¢cdo de amplitude da massa principal em radianos
por segundo

Razao de

A [rad/s] 621,335 | 606,499 | 561,987 | 536,780 | 518,320 | 503,341
B [rad/s] 635,385 | 650,928 | 702,484 | 735,473 | 761,667 | 784,334
Razdo de _ _ _ _ _ _
Massa n=0,5 p=06 | u=0,7| p=0,8 n=0,9 p=1
A [rad/s] 490,578 479,384 |469,374 |460,296 |451,977 444,290
B [rad/s] 804,739 (823,530 [841,094 [857,681 |873,468 888,580

Fonte: Autoria Propria

Analisando a tabela 6 e a tabela 7, pode-se ver que quando a razéo de
massa € muito baixa (i = 0,001 e p =0,01) o intervalo no qual a amplitude da massa
principal diminui com o ADV é muito pequena, como ja era esperado de um
absorvedor de vibracdes do tipo passivo. Porém a medida que a razdo de massa
aumenta, esse intervalo de absorcéo cresce significativamente. Os valores mais
interessantes sdo obtidos para u = 0,1 , pois apresenta um bom intervalo de
absorcéo de vibracdo (140 rad/s) e um absorvedor com massa ndo muito elevada
(30,581kQ).
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Os valores apresentados nas tabelas foram retirados das equacdes

mostradas nas secoes 3.1 e 3.2 desse estudo.
4.2 SISTEMA MASSA-MOLA AMORTECIDO

Para esse sistema foram usados os mesmos dados do sistema principal do
item 4.1, que podem ser encontrados na tabela 1. Apenas os valores do sistema
secundario foram alterados, obtendo assim os valores 6timos para 0s parametros
do ADV amortecido. Na tabela 8 podem ser observados os resultados obtidos

através da aplicacéo das equacdes da sec¢édo 3.2.

Tabela 8 - Valores 6timos para o ADV amortecido

0,001 0,30581 0,999 0,01934 627,693 120.500,62

0,01 3,0581 0,990 0,06033 622,100 1.183.626,52
0,1 30,581 0,909 0,16785 571,201 9.978.656,32
0,2 61,162 0,833 0,20833 523,601 [16.769.686,31
0,3 91,743 0,769 0,22629 483,324 |21.433.445,22

0,4 122,324 0,714 0,23380 448,801 |24.641.171,72
0,5 152,905 0,667 0,23570 418,881 |26.831.498,09
0,6 183,486 0,625 0,23438 392,701 [28.298.845,65
0,7 214,067 0,588 0,23115 369,601 [29.245.404,50
0,8 244,648 0,556 0,22680 349,067 |29.812.775,66
0,9 275,229 0,526 0,22182 330,695 [30.101.819,19

1 305,81 0,500 0,21651 314,161 |30.185.435,36
Fonte: Autoria Préopria

A partir desses resultados foi possivel entdo plotar os graficos referentes
as amplitudes dos sistemas para cada combinagdo de paréametros Otimos do

absorvedor. A seguir estdo os gréaficos obtidos no MATLAB:
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Figura 22 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para p = 0,001
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Figura 23 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,01
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Figura 24 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,1
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Figura 25 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para p = 0,2
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Figura 26 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,3
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Figura 27 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,4
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Figura 28 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,5
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Figura 29 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para p = 0,6
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Figura 30 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,7
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Figura 31 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para p = 0,8
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Figura 32 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para y = 0,9
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Figura 33 - Amplitude do sistema amortecido no dominio da frequéncia para p =1,0
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As amplitudes encontradas podem ser vistas na tabela 9:
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Tabela 9 - Valores das amplitudes das massas principal e secundaria para diferentes

razdes de massa

M= M= M= M= M= M=
0,001 0,01 0,1 0,2 0,3 0,4
1° 20 1° 20 1° 20 1° 20 1° 20 1° 20
pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico
X
1/65t 42,22141,76|13,71|13,29 /5,164 4,724 4,294 3,834 4,056 | 3,57 |4,017|3,502
X
Z/SSt 844 1792,6/92,37|75,61|13,75|7,646 9,284 4,242|7,928|3,179|7,379|2,681
“ - ” - - = = -
0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0
1° 20 1° 20 1° 20 1° 20 1° 20 1° 20
pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico | pico
X
1/5$t 4,066|3,519|4,174|3,595 (4,316 3,701 4,473 3,822 4,664 | 3,973 4,857 4,126
X
2/6“ 7,158(2,402|7,116|2,234|7,176|2,125|7,294|2,051|7,474|2,005|7,676|1,972

Fonte: Autoria Prépria

Como pode ser observado na tabela 9, a amplitude da massa principal
diminui conforme a razdo de massa aumenta até u = 0,4 e depois volta a aumentar.
Apesar de ndo ser um aumento tao significativo e ainda acontecer a diminui¢cao da
amplitude do absorvedor, ndo é interessante utilizar os parametros obtidos para o
valor de y = 0,5 em diante para o projeto do ADV amortecido, ndo so pelo fato de
gue a massa do absorvedor aumenta, dificultando a implantacéo do absorvedor no
sistema devido ao seu peso e tamanho, mas também com o aumento da amplitude
da massa primaria perde-se o objetivo da utilizacdo do ADV, que é a reducédo da
amplitude do sistema primario.

Um outro fator que também é interessante de observar, € a diferenca da
altura entre os picos de amplitude do sistema principal com a utilizacdo de um
absorvedor dinamico de vibragdes amortecido. Esses dados estdo apresentados

na tabela 10:
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Tabela 10 - Diferenca da altura entre os picos de amplitude da massa principal

p=0001| p=001| u=0,1 u=0,2 u=0,3 u=04

Diferenca de
altura entre
picos 0,46 0,42 0,44 0,46 0,486 0,515

Diferenca de
altura entre
picos 0,547 0,579 0,615 0,651 0,691 0,731

Fonte: Autoria Prépria

Como jé& foi dito anteriormente, no processo de otimizacdo dos parametros
do ADV, deseja-se uma resposta do sistema que gere picos de amplitude com
alturas mais préximas possiveis e com inclinacdo mais suave. Ao analisar a tabela
9 e 10, é visto que pelo critério dos picos iguais e pelos valores das amplitudes,
tanto da massa principal como da massa secundéaria, os melhores parametros

obtidos foram para os valoresde y=0,1; y=0,2; y=0,3e p=0,4.
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5 CONCLUSAO

Ao analisar os resultados obtidos para o absorvedor ndo amortecido e o do
absorvedor amortecido, algumas diferencas foram encontradas. Para o projeto de
um ADV ndo amortecido, conclui-se que os melhores resultados obtidos em relagéo
a banda de reducao da amplitude de vibracdo foram para valores de p < 0,2, pois
para valores maiores além de aumentar as tensGes de fadiga na mola do
absorvedor, com o aumento da massa fica mais dificil de posicionar o ADV na
estrutura principal e também pode ser que um aumento significativo do peso no
sistema principal ndo viavel para o projeto. J& para os absorvedores dinamicos de
vibracbes amortecidos, os melhores valores de projeto otimizado foram obtidos
para razdoes de massa entre p = 0,1 e p = 0,4, pois para esses valores existe uma
boa reducdo de amplitude nas frequéncias naturais do sistema com dois graus de
liberdade sem um acréscimo grande de massa no sistema. Também, para valores
de p =2 0,5 as amplitudes voltam a aumentar e, portanto, esses parametros devem
ser evitados para o projeto 6timo de um ADV amortecido. Porém existe a excecao
de haver a necessidade de reduzir a amplitude do absorvedor, que assim como no
projeto de um ADV ndo amortecido, quanto maior a razdo de massas menor € a
amplitude da massa auxiliar e entdo algum daqueles parametros pode ser
interessante para o projeto.

Para finalizar, vale lembrar que os ADVs ndo amortecidos e os ADVs
amortecidos possuem vantagens e desvantagens, portanto para cada aplicacdo um
deles sera mais adequado que o outro. Por exemplo, se ndo houver variacdo na
frequéncia de excitacdo do sistema ou se essa frequéncia variar em uma banda
estreita, deve-se usar um ADV ndo amortecido. Os absorvedores amortecidos
devem ser utilizados apenas em casos que o ADV néo consiga reduzir a vibracao
para a banda de operacdo do sistema, porque com a utilizagdo de um ADV
amortecido a amplitude de vibragdo da massa principal na frequéncia de
ressonancia sera baixa, mas nunca vai ser nula, que seria 0 objetivo principal da

utilizacdo de um absorvedor dindmico de vibragdes.
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