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Resumo. Sabe-se que o desempenho de Amortecedores de Massa Auxiliar (AMA) é susceptivel a alteracbes na
frequéncia ou na natureza da forca de excitacdo. Portanto, para aprimorar a robustez de um AMA é necessario
projetar novos sistemas que se adaptem a excitacdo. Nesse trabalho um amortecedor por atrito, que é uma associagéo
em série de uma mola e um acoplamento por atrito, é utilizado para ajustar o AMA ao mesmo tempo que dissipa a
energia mecénica da massa principal, ou seja, modificando a forca normal no riscador o amortecedor por atrito
altera o coeficiente de amortecimento equivalente e a rigidez da suspensdo do AMA. Trés estratégias de controle da
forca normal e duas combinacdes entre elas sdo estudadas: i) Assume-se que a for¢a normal é constante; ii) A forca
normal é obtida através da solucdo da equacdo do movimento assumindo-se um deslocamento nulo da massa
principal; iii) A for¢ca normal é obtida baseada nas condi¢des das variaveis de estado do sistema vibratorio,
garantindo que a direcdo da forca de atrito promova o movimento da massa principal rumo a sua posi¢cdo de
equilibrio estatico. O desempenho do AMA sintonizavel proposto é avaliado baseado nas suas curvas de receptancia e
na resposta temporal & uma excitagéo tipo varredura em frequéncia.

Palavras chave: Amortecedor de Massa Auxiliar Sintonizavel, Absorvedor Amortecido Varidvel, Atenuacdo de
Vibrac&o e Amortecedor por Atrito.

1. INTRODUCAO

Absorvedores dinamicos promovem uma solucdo barata e eficiente na reducdo de vibracdo de muitos sistemas
complexos, de virabrequins a linhas de transmissdo, carcacas de maquinas, painéis estruturais, grandes conjuntos de
turbomaquinas, entre outros (Espindola et al, 2009). Massas auxiliares sdo frequentemente anexadas a sistemas
vibratdrios por molas e amortecedores para reduzir as amplitudes de vibragdo do sistema. Dependendo da aplicagdo,
esses sistemas de massa auxiliar recai a duas classes distintas. Um Absorvedor Dindmico de Vibragdo (ADV) é uma
massa auxiliar em uma mola, cujo fator de amortecimento é tdo pequeno quanto possivel, uma vez que ele é ajustado
para a frequéncia de excitagdo uma antirressonancia € inserida no sistema nessa frequéncia reduzindo as amplitudes de
vibracéo do sistema primario. E, quando é necessario prover amortecimento, um sistema auxiliar é anexado a estrutura
funcionando como uma forma particular de amortecedor, chamado de Amortecedor de Massa Auxiliar (AMA), que é
uma extensdo do conceito do ADV (Harris e Piersol, 2002).

Um dispositivo como esse possui seus parametros fisicos ajustaveis, e associado a lei de controle correta é possivel
tirar vantagem dessa capacidade e se adaptar a diferentes tipos de excitagdes impostas, mitigando a vibragdo excessiva.
Para casos especiais, quando perfeitamente ajustado a frequéncia da for¢a de excitagéo, ele pode eliminar por completo
a vibracdo através da criagdo de uma antirressonancia na frequéncia de vibracdo (Chatterjee, 2010). Adicionalmente, a
necessidade de energia para o ajuste do AMA é muito menor que a energia necessaria para alcangar a mesma atenuagéo
utilizando atuadores ativamente.

Neste trabalho é apresentado o modelo fisico-matematico do amortecedor por atrito, as estratégias de controle para a
forga normal do amortecedor por atrito e resultados numéricos comparando as estratégias. Uma avaliagdo das curvas de
receptancia e da resposta temporal a uma excitagdo tipo varredura em frequéncia € feita e utilizada para quantificar o
desempenho do AMA.

2. ABORDAGEM TEORICA

O modelo numérico do sistema vibratério acoplado por uma junta de atrito ao Amortecedor de Massa Auxiliar
Sintonizavel (AMAS) é baseado na integracdo numérica das equacBes de movimento da estrutura utilizando a
metodologia proposta por Lu et al (2006) que utiliza a formulacdo em espaco de estados do sistema linear, formulando
as forcas de natureza ndo linear como parte das forcas de excitagéo.

Neste trabalho um amortecedor por atrito, que é uma associacdo de uma mola e um acoplamento por atrito, é
utilizado para ajustar o AMAS ao mesmo tempo que dissipa a energia mecénica da massa principal, ou seja,
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modificando a for¢a normal no riscador o amortecedor por atrito altera o coeficiente de amortecimento equivalente e a
rigidez da suspensdo do AMAS.

O sistema vibratério simulado nesse trabalho apresentado na Fig. (1a) possui dois Graus de Liberdade (GDL), uma
para cada uma das massas m, e m, representados pelos deslocamentos x; e x,, repectivemente. A suspensao do sistema
vibratério € composta pela rigidez k, e pelo amortecimento ¢;. A do AMAS é composta pela rigidez k, e o
amortecimento c,, como elementos lineares, e pelos componentes ndo lineares caracterizados pela rigidez tangencial k;
e 0 acoplamento por atrito cujo valor limite da forca de atrito estatico & uN(t).

N(t)
Kr l

%
(@) (b)

Figura 1. (a) Modelo do sistema vibratério com acoplamento por atrito e (b) modelo do acoplamento por atrito

A massa m, se refere ao sistema vibratério, mas nesse texto, também pode ser referida como massa primaria ou
sistema primario. E a massa m, é referida como massa do absorvedor, mas também como massa secundéria, sistema
secundario ou mesmo como AMAS propriamente. O AMAS preserva 0 mesmo principio de funcionamento do ADV,
onde as forgas de excitagdo estdo presentes apenas no sistema primario.

O amortecedor por atrito é representado na Fig. (1b) cujos nds 1 e 2 sdo, respectivamente, partes das massas m, e
m,, assim a forga F;, entre 0s n6s 1 e 2 pode ser escrita como se segue:

J - {kr(xz —x1) se  kp(xz —x) S uN ()]
127 |uN se  kp(x, —x;) > uN

Pode-se observar que o valor da forca normal é o pardmetro controlador que influéncia na configuragdo do
amortecedor. Portanto, medindo e controlando a forga normal é possivel modificar a condi¢do do contato e realizar um
controle semiativo da vibragdo. A equacdo que rege 0 movimento do sistema vibratorio é dada como:

[ et 3 g S B LR @

Onde F, é a excitacdo externa e conforme proposto por Lu et al (2006), a modelagem da forca ndo linear do contato
F;, é feita como parte das forcas de excitagdo. O vetor a esquerda de F, mostra que tal forca age apenas em m, e o vetor
a esquerda de F;, mostra que tal forca age nos dois graus de liberdade, porém em sentidos opostos.

3. ESTRATEGIAS DE CONTROLE

A adaptabilidade do sistema é alcangada utilizando-se estratégias de controle eficiente que usam informagGes sobre
as condigdes do movimento do sistema vibratorio e, como resposta, fornecem o nivel de forca normal necessario para
mudar o comportamento do sistema e reduzir as amplitudes de vibragéo.

Em E1 a forga normal é constante o tempo todo independente do movimento do sistema, o objetivo dessa estratégia
¢ garantir que o AMAS e a junta por atrito estdo atuando e mudando o comportamento do sistema.

Na estratégia E2 o valor da forca normal é obtido a partir da resolucdo da equagdo do movimento assumindo-se um
deslocamento nulo da massa principal, ou seja, a forga no acoplamento apresentard 0 mesmo médulo porém em sentido
oposto a resultante das forgas de excitacdo na massa m,.

Portanto, a partir da equacdo do movimento de m, obtém-se o valor da forca normal assumindo-se x; e suas
derivadas nulas. Assim da equacdo do movimento da massa m,, assumindo que a for¢a no acoplamento por atrito é
dada conforme Eq. (1) e que o acoplamento sempre ird produzir uma forca na eminéncia do escorregamento, tem-se que
a forca normal pode ser definida pela Eq. (3), cuja necessidade de valores absolutos é valida uma vez que a forca
normal pode assumir apenas valores positivos.
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As demais estratégias de controle utilizadas neste trabalho sdo baseadas em gerar uma resisténcia ao sistema quando
se afasta do EE (Equilibrio Estatico), na qual a forca normal é obtida baseada nas condicdes das variaveis de estado do

sistema vibratério que garantem que a direcdo da forca de atrito promova o movimento da massa principal em direcdo
ao seu EE conforme a Tab. (1).

Tabela 1. Condic6es do movimento do sistema mecanico.

Va“ave';r?sc?;zd;f o deslzjlgfj%agara Compﬂagé}_o) entre | Direcdo resultante da Valor da forca
Posicdo Velocidade Fy, X1 €Xp forca de atrito Fi, normal N,

X >0 Negativa E: < E Negativa N,

X >0 Xy > % P05|t|ya Nula
571 <0 Negativa x_{ < ﬁ Negf’alt_lva N,

Xy > Xq Positiva Nula

% >0 Positiva @ < E Negf':\t.iva Nula
X <0 Xy > % Positiva N,

% <0 Positiva Xy <&y Negativa Nula
: Xy > i Positiva N,

Tal tabela garante quando a for¢a normal deverd ser imposta e qual sera seu valor, que para a estratégia E3 é dada
por:

_ ker (2, — x1) (4)
U

1

Para a estratégia E4 a forca normal é dada pela Eq. (3) utilizada em E2. J4 a estratégia E5 o valor da for¢a normal é
tido como constante, similarmente & utilizada em E1.

4. RESULTADOS NUMERICOS

Um ADV tradicional, em sua forma mais simples, aplicado a um sistema de um GDL, é obtido adicionando-se um
conjunto massa-mola auxiliar no sistema, e seus valores sdo ajustados para responder a frequéncia de excitacdo. Entdo a
forca de excitacdo e a forca de mola no sistema principal terdo o mesmo médulo porém em sentidos opostos para
qualquer instante de tempo, fazendo com que o deslocamento da massa principal seja nulo.

O AMA e 0 AMAS sdo extensdes do conceito do DVA, também sdo massas auxiliares anexadas a massa principal
com a mesma rigidez, mas apresentam um amortecimento significativo, e para o segundo caso, esse amortecimento ¢é
ajustavel de alguma forma. A literatura nos fornece uma metodologia para calcular o0 amortecimento 6timo para massas
auxiliares de acordo com os parametros do sistema fisico primario e com os valores de massa e rigidez do sistema
auxiliar. Harris e Piersol (2002) nos mostra que esse amortecimento 6timo pode ser encontrado através da Eqg. (5). Esse
amortecimento 6timo promove a melhor atenuacéo possivel para ambos os picos ressonantes do sistema de 2 GDL que
o sistema principal de 1 GDL se transforma quando a massa auxiliar é adicionada.

3a
= | 5)
Sotm 8(1+ a)3

Onde «a é a razdo entre a massa auxiliar (m,) e a massa do sistema primério (m,).

Harris e Piersol (2002) apresentam ideias sobre o efeito da razdo de massas (m,/m,) na frequencia natural w,, do
sistema composto para a razdo da frequéncia natural do sistema auxiliar w, com a frequéncia natural do sistema
primario w,.

A fim de favorecer o desempenho do amortecimento 6timo escolheu-se as seguintes razdes w,/w; =1 em,/m; =
0,1. Essas razBes foram escolhidas para que as estratégias também tenham uma boa resposta para ter seus desempenhos
comparados. Entdo para obter os resultados numéricos apresentados nessa se¢do foram utilizados os seguintes valores
para os parametros fisicos do sistema primario, que sdo representativos de uma bancada experimental ja utilizados em
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trabalhos precedentes (Coelho et al, 2014), m, = 4,274 kg, ¢; =33,175Ns/m e k; = 60,5k N/m, e m, =
0,4274 kg, c, = 10 Ns/m e k, = 6,05k N/m para o sistema secundario.

Os parametros de contato utilizados foram a rigidez tangencial k; = 636,3k N/m e o coeficiente de atrito u =
0,375.

Para avaliar o desempenho das leis de controle propostas, elas foram aplicadas para o controle do sistema de 1 GDL
mencionado anteriormente excitado por uma for¢a harménica de SN. A excitagdo harménica com varredura em
frequéncia foi incrementada a passos de 1,0 Hz de 5 Hz até 100 Hz para a obtencédo das receptancias. E para a resposta
temporal em regime permanente utilizou-se 10 periodos, e assumiu-se que o regime permanente foi alcancado ap6s 10
periodos de oscilacdo, parametros estes escolhidos apds a observacao da resposta dos sistema na ressonancia.

Para estratégias com valores de forca normal constante o valor aplicado foi N; = 10N. Assim a Fig. (2) apresenta a
curvas de receptancia sendo comparada com a da vibracdo livre e a receptancia do amortecimento 6timo.

—Vib. Livre 1 GDL
===2 GDL(Amort.Otim.)
—El
-=-E2

E4
—E5

| | |
10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Frequéncia [Hz]

Figura 2. Curvas de receptancia — Prioridade de desempenho do amortecimento 6timo

Pode-se notar que, apesar de todas as estratégias apresentarem melhoras em relacdo a vibracéo livre, apenas E3, E4
e E5 com a mesma atenuagdo do pico de 18,99 dB, apresentaram melhores resultados que o amortecimento 6timo com
uma atenuagdo de 15,13 dB. Todos esses quatro casos atingiram uma boa supressdo do pico ressonante. E1 e E2 ndo
conseguiram bons resultados, obtendo atenuacdes de 5,58 dB e 14,05 dB, respectivamente. Isso ja era esperado porque
o0 E1 possui 0 conceito mais pobre dentre as estratégias apenas com um valor constante para a forca normal e o E2 por
ndo considerar o movimento da massa primaria em seu calculo.

Se as estratégias tiverem a prioridade de desempenho as razdes escolhidas seriam w,/w; = 0,5 e m,/m; = 0,4,
mudanca essa que altera apenas o valor da massa do sistema secundario para m, = 1,7096 kg, todos os demais valores
permanecem 0s mesmos, e os resultados sdo conforme apresentados na Fig. (3).
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Figura 3. Curvas de recepténcia — Prioridade de desempenho das estratégias

Pode-se notar que todas as estratégias apresentam melhoras ao longo de toda a banda, exceto para a E5 que
apresentou um comportamento pior entre 20 Hz e 30 Hz. E2, E3 e E4 apresentaram uma boa atenuacdo do pico
ressonante, para as dois primeiras, o pico foi suprimido quase que totalmente. Também pode-se notar que a resposta do
amortecimento 6timo nédo € tdo boa quanto a apresentada na Fig. (2) (e que é novamente representada na Fig. (3) com
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uma indicdo com o simbolo (*) na legenda), com um atenuagdo de apenas 6,67dB. Enquanto que E1, E2, E3 e E4
melhoraram para atenuacdes de 15,77 dB, 21,7 dB, 22,4 dB e 18,94 dB, respectivamente. E quantificando a piora no
comportamento da E5 a atenuacdo para tais razdes foi de 16,02 dB. Isso significa que, apesar da resposta do
amortecimento 6timo ter piorado em mais de 200% para essas razdes, quase todas as estratégias apresentaram
desempenhos melhores, o percentual relativo de melhora comparado com as atenuagfes das razdes anteriores para a E1,
E2, E3 e E4 foram 60,3 %, 73,7 %, 52,4 % e 42,6 %, respectivamente. O percentual relativo da piora da E5 foi de
20,5 %. Isso ocorre devido ao fato de que, apesar dessa estratégia considerar as condi¢des das variaveis de estado do
sistema vibratorio, ela utiliza apenas um valor constante de forga normal para agir contra a vibracéo, isso faz com que a
estratégia tenha dificuldades de atingir bons resultados para tais razdes de massa e frequéncia.

Esses resultados nos mostram que, quando o amortecimento 6timo ndo consegue bons resultados, 0 AMAS e suas
estratégias conseguem boas respostas, ou mesmo quando o amortecimento 6timo consegue bons resultados, 0 AMAS e
suas estratégias conseguem resultados melhores. E a resposta temporal do deslocamento da massa principal a uma
excitacdo tipo varredura em frequéncia apresentada na Fig. (4) comprovam esses bons resultados, uma vez que as linhas
horizontais indicam as amplitudes maximas e minimas de cada estratégia.
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Figura 4. Respostas temporais — Prioridade de desempenho das estratégias

Note que a reducdo nas amplitudes de deslocamento é evidente em todos os casos. A E1 foi a que apresentou as
maiores amplitudes, fato que reflete no maior pico na receptancia vista na Fig. (3) dentre as estratégias. A vibragdo livre
apresentou uma amplitude de deslocamento maxima de 0,56 mm, Ja as E1, E2, E3, E4 e E5 apresentaram mddulos de
deslocamentos maximos de 0,38 mm, 0,11 mm, 0,10 mm, 0,15 mm, e 0,24 mm, respectivamente.

Em geral, pode-se notar que os resultados dos deslocamentos vao de acordo com o resultados das recepténcias. E2 e
E3 e ainda sdo as melhores estratégias quando se analisa os deslocamentos no tempo. Estratégias com valores de forca
normal constante (E1 e E5) apresentaram resultados menos expressivos.

5. CONCLUSAO

O modelo de um amortecedor de massa auxiliar sintonizavel utilizando um amortecedor por atrito foi apresentado,
com seus modelos fisicos e matematicos. Estratégias de controle semiativas forma propostas e analisadas no tempo e na
frequéncia. Os resultados foram comparados com o0 amortecimento 6timo proposto na literatura, que é recomendado
para casos similares e possui sua eficiéncia comprovada.

Os resultados das receptancias mostraram que algumas razBes de massa e frequéncia podem afetar o desempenho do
amortecimento 6timo e também do AMAS. Algumas razGes ddo ao amortecimento 6timo uma preferéncia por melhores
desempenhos e outras ddo as estratégias tal preferéncia. Uma boa conclusdo pode ser feita a partir dessa frase, uma vez
que 0 AMAS pode prover uma boa supressdo mesmo quando o amortecimento 6timo ndo pode, e mesmo quando 0
amortecimento étimo consegue bons resultados, 0 AMAS e suas estratégias conseguem resultados melhores. Mostrando
que o AMAS é uma boa é uma boa alternativa para o amortecedor de massa auxiliar tradicional para casos onde seu
desempenho ndo é bom o suficiente para justificar o seu uso.

O desempenho do AMAS foi satisfatério uma vez que promoveu atenuagOes das amplitudes de vibragdo da massa
primaria maiores que 10 vezes no pico ressonante, ou seja, a atenuacdo excedeu 20 dB. E comparando as respostas
temporais para o sistema vibratério de 1 GDL livre e quando o0 AMAS foi utilizado fica claro que o pico ressonante foi
suprimido.

Para estudos futuros esta incluso e em andamento o projeto de uma bancada experimantal para a validagdo dos
resultados numéricos aqui apresentados.
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8. ABSTRACT

It’s well known that the Auxiliary Mass Damper‘s (AMD) performance is susceptible to changes in the frequency or in
the excitation force’s nature. Therefore, to improve the robustness of the AMD it’s necessary to design new systems
which are adaptable to the excitation. In this work a friction damper, which is an association in series of a spring and a
scratcher, is used to tune the AMD at the same time it dissipates the mechanical energy of the principal mass, i.e.,
changing the normal force on the scratcher the friction damper changes the equivalent damping coefficient and the
stiffness of the AMD’s suspension. Three normal force control strategies, and two combinations of them, are studied: 1)
The normal force is assumed constant; ii) The normal force is obtained from the solution of the equation of motion
assuming null displacement for the principal mass; iii) The normal force is obtained based on the vibratory system’s
state variables condition, guarantying that the direction of the friction force promotes the movement of the principal
mass toward its static equilibrium position. The performance of the proposed tunable AMD is evaluated based on its
receptance curves and time response to a sweep sine excitation.
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