6. CONCLUSOES

Uma nova concepcdo de ADV ativo foi proposta, oferecendo a possibilidade de
atenuacdo de vibragdes harmonicas com frequiéncia qualquer, garantindo ainda a estabilidade.
Desta forma, a configuracao proposta permite contornar as limitacdes dos ADV's passivos. A
formulacdo desenvolvida conduz a interpretacéo dos ganhos de controle de realimentacdo em
deslocamento e velocidade como variagbes de rigidez e amortecimento do ADV, o que
permite estender, a0 ADV ativo, as técnicas classicas de projeto de ADVs passivos. Os
exemplos numéricos apresentados, enfocando analises tanto no dominio do tempo quanto no
dominio da frequéncia, ilustraram situacbes em que o ADV ativo proposto mostrou-se
bastante eficiente na atenuacdo de vibracoes.

Dando continuidade a este trabalho, os autores estdo atualmente desenvolvendo estudos
visando a extensdo da formulagdo a sistemas primérios de vérios graus de liberdade e a
validacdo experimental empregando testes realizados em laboratorio. Nesta validacéo, fatores
adicionais deverdo ser considerados, tais como a dinamica do atuador e o atraso na atuacéo de
controle.
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houve substancial reducdo das amplitudes de vibragdo do sistema primério e ainda uma
atenuacdo do movimento da massa reativa.
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Figura 5. Deslocamentos no tempo do sistema primario e massa reativa.
Terceiro exemplo: Otimizagao do ADV ativo. Analise no dominio da frequiéncia.

Este exemplo visa ilustrar a sintonizagdo 6tima do ADV ativo proposto, conforme
procedimento enfocado na Secéo 4. Admitindo 0 mesmo sistema adotado nos exemplos
anteriores, mas sem amortecimento no sistema primario, buscam-se os valores dos parametros
3 e y que proporcionardo a sintonizagao étimado ADV. Empregando as Equacdes (14) e (15),
s80 obtidos os seguintes valores 6timos dos ganhos de controle:

Vo = l‘flu %mz —k, =-17355N/m (17)
B.=2 |—H m —c, =336Nsm (18)
« =2 gy 7 Game 7C2 =3

A Figura 6 mostra as curvas de resposta em fregliéncia do sistema primério para 0s casos
sem ADV, com ADV passivo e com ADV ativo 6timo, podendo-se observar, para este Ultimo,
amaior atenuacdo das méximas amplitudes em toda a banda de freqliéncia considerada.
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Figura 6. Amplitudes de deslocamento do sistema primério (sintonizacdo 6tima).



A Figura 3 mostra ainda a FRF pontual do sistema primario com ADV ativo, podendo-se
observar o aparecimento de um zero coincidente com afregliéncia de excitagao.

[
=]
1

ra
[}

Ampl.Desloc [dB] Ref.1e-3m

)
=]
T

semanv | L@ | ! :
- ADY passivo |.oooodoo o] S LIS [
— ADY ativo ' \5' i ' ' '

[}
[}
T
|
|

20 40 B0 50 100 1200 140 1600 180 200
Fregiléncia [rad/s]

Figura 3. Amplitudes de deslocamento do sistema primério (sintonizacdo constante).
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Segundo Exemplo: Sintonizacdo do ADV ativo por alocacdo de zero. Andlise no
dominio do tempo.

Uma das caracteristicas mais interessantes do ADV ativo é a possibilidade de
sintonizacdo em tempo real. Para tanto, € necessdria a deteccdo da freqUiéncia da excitacéo
harménica, seguida do calculo dos ganhos de controle que sintonizam o ADV de acordo com
aEquacéo (9).

Visando ilustrar este procedimento, é apresentado na Figura 4 o diagrama de blocos de
um programa computacional implementado em ambiente SIMULINKO para MATLAB".
Neste modelo o sistema primario+ADV passivo é representado em equacdes de estados, tendo
como saidas 0 deslocamento e a velocidade do sistema primario e da massa reativa. A
frequiéncia de excitacdo é identificada através do sina de deslocamento do sistema primério e
alimenta o calculo dos parémetros de controle B e y, adotando-se a =0. A deteccdo da
freqiiéncia é baseada na determinacé@o do periodo da resposta em regime permanente. Neste
exemplo, foi adotado como sistema teste o mesmo utilizado no primeiro exemplo.
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Figura 4. Modelo para simulacéo de sintonizacdo em tempo real.

A Figura 5 mostra as respostas temporais da massa priméria e da massa reativa. Esta4
indicado o instante de tempo em que a freqiiéncia de excitacdo € detectada e no qual o ADV é
sintonizado de acordo com (9). Pode-se claramente observar que apos a sintonizacdo do ADV



A Figura 2(a) mostra algumas curvas tipicas de amplitudes de deslocamento do sistema
primario para sintonizacdo Otima (Yo), Observando-se a influéncia dos fatores de
amortecimento e a existéncia dos pontos invariantes. A Figura 2(b) mostra a influéncia da
sintonizaca@o considerando o fator de amortecimento 6timo (o). Observa-se que na situacéo
6tima a FRF assume inclinagbes nulas em ambos 0s pontos invariantes, os quais se
posicionam a amplitudes aproximadamente iguais.
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Figura 2. Amplitudes de deslocamento do sistema primario.
(@) Yo, Vérios fatores de amortecimento; (b) By, Varias sintonizacoes.

5. EXEMPLOSNUMERICOS

Primeiro Exemplo: Sintonizacdo do ADV ativo por alocacdo de zero. Andlise no
dominio da frequéncia.

Neste exemplo serd ilustrada a possibilidade de sintonizacdo do ADV ativo a uma
freqiiéncia excitadora qual quer, conforme desenvolvimento apresentado na Secédo 3.

Serq adotado um sistema vibratério primario com m; =1Kkg, k; =10.000 N/m, e
c1 = 10 Ng/m. Para este sistema a frequiéncia natural ndo amortecida € «y = 100 rad/s.

Os parametros do ADV passivo sdo escolhidos para uma sintonizagdo com a frequéncia
natural do sistema primario (uwyp = wy = 100 rad/s). S&o adotados os seguintes valores para 0s
parametros fisicos do ADV: m, = 0,1 kg, ko = 1.000 N/m, ¢, = 0.

Admitindo que o sistema primario sgja submetido a uma excitacdo de fregléncia
Q =120 rad/s, nota-se na Figura 3 que o0 ADV passivo fica mal sintonizado e a amplitude de
oscilacdo do sistema primario para este valor de freqiiéncia resulta ser maior do que aquela
gue o sistema apresentaria se ndo houvesse o ADV.

Adicionando ao sistema um elemento com realimentacéo de controle em deslocamento
(a=0; B=0; y#0), determina-se o vaor do ganho y de modo a garantir a sintonizagcdo
do ADV ativo com a frequéncia de excitagdo (uwpa=Q =120rad/s), de acordo com a
Equacéo (9).

Assim, obtém-se:

y=wi,m, -k, =440 N/m (16)



4. SINTONIZACAO OTIMA DO ADV ATIVO

Den Hartog (1956) propds uma técnica de projeto 6timo de ADV's passivos aplicados a
sistemas primarios ndo amortecidos, baseada na existéncia dos chamados pontos invariantes
da FRF pontual relativa ao sistema primario. Para uma dada razéo de massas my/m; 0 método
visa a determinacdo dos parametros de rigidez e amortecimento do ADV de modo a
minimizar a maxima amplitude da resposta harmonica.

Considerando o caso do ADV ativo aplicado a um sistema primério sem amortecimento
(¢, = 0), partindo de (8) podem-se expressar as amplitudes da resposta harménica em termos
de um conjunto de parametros adimensionais sob aforma:

XK, é _ (229) + (¢ —12)? W
: (2Z9)2(92‘1+H92)2+E192§2-m;+a§-(gz—l)(gz—f2)§

em que X, designa a amplitude da resposta do sistema primario e

=w, /e, 9=Q/wy  {=(c, +P)/[2(m, +a)w ]

A Equacdo (10) é semelhante a equacdo desenvolvida por Den Hartog para ADVs
passivos. Contudo, a presenca do parametro o nesta equacdo implica a inexisténcia de pontos
invariantes da FRF. Neste caso, a otimizacdo dos parametros do ADV, tendo os ganhos de
controle como variaveis de projeto, somente pode ser feita com 0 emprego de procedimentos
numeérico-computacionais. Visando a perfeita adaptacdo a técnica de otimizacdo de Den
Hartog, ser4 considerado o caso particular de realimentacdo apenas com 0s sinais de
velocidade e deslocamento (a =0). Conforme discussdo apresentada na Secdo 2, os
parametros 3 e y funcionam como variagdes de amortecimento e rigidez introduzidas no
absorvedor. Regulando-se apenas estes dois parametros pode-se conseguir a sintonizacéo
Otimaparao ADV.

O procedimento de otimizacdo baseado nos pontos invariantes conduz as seguintes
expressdes para 0s parametros 6timos em funcdo da razéo de massas (Den Hartog, 1956):

1

f, = sintonizacdo 6tima 12
= Tem (sintonizag ) (12)

(o = 3 (fator de amortecimento 6timo) (13)
*V8@+p)’

Associando as definigdes (11) com as Equacdes (12) e (13), chegase as seguintes
expressdes para 0s ganhos 6timos:

Yo = (_:_)1“ gmz - kz (14)

_ 3 _
Bot =2 8(1+H)3 ('01m2 C2 (15)




|:aO = m2a + ml(m2 +G)
=(m, +m,)(c, +PB) + ¢ (M, +a)
@, =k,(m, +a) +c,(c, +B) +(k, +y)(m, +m,)
t =0y (K, +Y) +y (C, +B)
B, =k, (k, +y)
A aplicacdo do critério de estabilidade de Routh (Ogata, 1993), conduz a seguintes

condicbes de estabilidade: a) todos os coeficientes da equacdo caracteristica devem ser
positivos ; b) as seguintes desigualdades devem ser satisfeitas:

b, = 8% "3 |
h
b1a3 —a,a,

Cl:b—>o
1

(4)

Com base neste critério, a estabilidade é assegurada quando as seguintes condicdes sdo
satisfeitas pelos ganhos de controle:

-m,m,
a> emy ®)
B>-c, (6)
y=> _kz (7)

3. SINTONIZACAO DO ADV ATIVO POR ALOCACAO DE ZERO

A partir das equagdes de movimento apresentadas na secéo anterior, e admitindo uma
excitacdo harménica do tipo f(t) = F, €%, obtém-se a Funcio de Resposta em Freqgiiéncia
(FRF) pontual relativa amassa 1 (sistema primario):

_(mz +G)QZ +(C2 +B)iQ+k2 ty
a,Q*-aiQ’-a,Q°+a,iQ+a,

H,,(Q) = (8)

Considerando inicialmente o0 ADV n&o amortecido e sem realimentacdo em velocidade
(c2 =B =0), observa-se que a FRF acima possui um zero, correspondente a uma frequiéncia de
anti-ressonancia dada por:

0?2 =W, = (9)

Assim, é possivel anular as vibractes harmonicas a uma freqiéncia Q qualquer, mediante
a sintonizagdo do ADV através do gjuste dos ganhos de realimentacdo y €/ou a de modo a
satisfazer arelagéo (9) e as condigdes de estabilidade (5) e (7).

Com base no exposto, pode-se interpretar a técnica de controle como um procedimento
de alocacdo do zero da FRF Hii(Q) mediante a escolha adequada dos ganhos de
realimentacéo.



sinais de deslocamento, velocidade e aceleracdo relativos entre a massa reativa e 0 sistema
primério, que pode ser escrita como:

u(t) = —[G(XZ _Xl) +B(X2 _Xl) +V(X2 _Xl)] (1)

sendo o, B e y denominados ganhos de realimentacdo de aceleracdo, velocidade e
deslocamento, respectivamente.

Tl
ko Col= U(t)
0] — 0
kl l==ICq

Figura 1 — Sistema primario com ADV ativo.

Para 0 sisterma em quest&o as equacgdes de movimento sdo:

[MI{R(t)} +[CH{X(0} +[KI{x (0} ={F(t)} %)
em que:
_ [, +a -a 0 g +c,+B —(c,+B)0
M0 e m+al THep o +p B
DKl + k2 ty - (kz +V)D D(l(t) U [f(t)D
K]= = F(t)} =
ey kv B B8 TR

Pode-se observar nas equacbes do movimento que os parametros [3 e y atuam como
coeficientes de amortecimento e rigidez acrescentados aos elementos passivos do absorvedor,
permitindo aumentar ou diminuir o valor efetivo destes parametros. Esta interpretacéo néo se
aplica a0 pardmetro a uma vez que ele intervém também nos termos fora da diagonal da
matriz de inércia do sistema, 0 que descaracteriza sua atuacdo como simples acréscimo a
massado ADV.

Desenvolvendo as equacdes acima e passando ao dominio de Laplace obtém-se a equacéo
caracteristica do sistema:

a,s'+as’+as’+as+a, =0 (3)

naqual:



podem ser implementadas, incluindo os absorvedores muitiplos e os absorvedores
constituidos por elementos estruturais continuos.

Classicamente, o projeto 6timo de um ADV puramente passivo, que conduz a escolha dos
valores dos parémetros de inércia, amortecimento e rigidez, € baseado na hipétese de que a
excitacdo sgja harmdnica com um freqiéncia fixa (Den Hartog, 1956). Embora os ADVs
passivos apresentem as vantagens de ndo requerer energia e ndo causar instabilidade, €
largamente reconhecido que estes dispositivos tém sua aplicabilidade limitada na medida em
que perdem sua eficiéncia quando a freqliéncia da excitacdo é variada (Sun et al., 1995)

Varias formas de se contornar esta limitacdo vém sendo estudadas, incluindo o
desenvolvimento de ADV's adaptativos e ativos. Os ADV's adaptativos sdo aqueles cujos
pardmetros fisicos de massa, rigidez e amortecimento sdo gjustaveis, conferindo ao
dispositivo a possibilidade de sintonizagdo em uma gama maior de frequéncias. Por outro
lado, os ADVs ativos dispdem de um elemento ativo (atuador) colocado paralelamente aos
elementos passivos gque suportam a massa do absorvedor, sendo a forca exercida pelo atuador
calculada através de uma estratégia de controle previamente estabelecida. Uma revisdo de
algumas das principais contribuicdes a teoria e prética dos ADV's passivos, adaptativos e
ativos é apresentada por Sun et al. (1995).

No que diz respeito aos ADVs ativos, Stephens et al. (1991) propdem uma configuragéo
cujo atuador é realimentado por uma combinacdo dos sinais de velocidade e aceleracdo do
sistema primério. Naguele trabalho é estudada a estabilidade do sistema de controle, sdo
estabelecidas as equacOes para definicdo da condicdo Gtima de operacdo, e curvas de
desempenho do ADV sdo obtidas numericamente em fungdo da razéo de massas para varios
valores dos ganhos de realimentacdo. No entanto, observa-se que o tipo de realimentacdo
adotado néo possibilita a sintonizacdo do ADV para uma frequéncia de excitagdo qualquer.

Olgac e Holm-Hansen (1995) propdem um novo conceito de ADV ativo denominado
Ressonador Defasado (Delayed Resonator), que usa um atuador realimentado com o sinal de
deslocamento da massa reativa defasado no tempo. Mais tarde Olgac e Hosek (1997), iriam
expandir o conceito do ressonador defasado com a utilizago de medidas relativas de posi ¢éo.
Estes se mostraram eficientes na atenuacdo de vibragdes, com a vantagem de terem uma faixa
de estabilidade teoricamente semi-infinita. Contudo, a andlise de estabilidade e de
desempenho é dificultada pelo fato de que as funcdes de transferéncia envolvem expressoes
transcendentais.

No presente trabalho € proposta uma nova concepcdo de ADV ativo utilizando uma
realimentagdo dada por uma combinagdo linear dos sinais de deslocamento, velocidade e
aceleracdo relativos entre a massa reativa e 0 sistema primério. Conforme sera visto, esta
configuracdo permite obter uma ampla faixa de sintonizacdo dentro da qual é assegurada a
estabilidade.

Nas secOes seguintes sdo desenvolvidas as equacdes do movimento para 0 conjunto
sistema primério+absorvedor, seguindo-se uma andise de estabilidade. E também
apresentado 0 equacionamento para a sintonizacdo do absorvedor com uma fregiiéncia de
excitagdo qualquer e para a sintonizagdo 6tima no dominio da freqiiéncia, através da variagdo
dos ganhos de realimentacdo. Por fim, os procedimentos de sintonizacdo e a eficiéncia do
absorvedor ativo sdo avaliados através de exemplos numeéricos.

2. EQUACOESDE MOVIMENTO E ANALISE DE ESTABILIDADE

O sistema mostrado na Figura 1 consiste de um sistema primério de um grau de liberdade
(my, c1, ki) excitado por uma forca designada por f(t). Ao sistema primario é acoplado um
ADV (my, ¢,, ko) com um elemento ativo que exerce uma forca dada por uma combinagao dos
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Resumo

O assunto abordado neste trabalho é o da atenuacéo de vibragdes estruturais com 0 uso de
absorvedores dindmicos de vibracfes. Objetivando conferir a estes dispositivos a capacidade
de auto-sintonizacdo, propde-se ainclusdo de um atuador entre a estrutura priméaria e a massa
reativa, sendo a forga de atuacéo expressa como uma combinacéo linear de medidas relativas
de deslocamento, velocidade e aceleracdo. Iniciamente sdo desenvolvidas as equactes do
movimento para 0 conjunto sistema primario+absorvedor, seguindo-se uma andlise de
estabilidade. E também apresentado o equacionamento para a sintonizagdo do absorvedor com
uma fregliéncia de excitaco qualquer e para a sintonizacdo 6tima no dominio da freqiiéncia
através da variacdo dos ganhos de realimentacdo, sendo os valores dos parametros fisicos do
ADV mantidos fixos. Os procedimentos de sintonizacéo e a eficiéncia do absorvedor ativo
sdo finalmente avaliados mediante a apresentacéo de exemplos numéricos.

Palavras-chave: Controle de vibragdes, Absorvedor dinamico de vibragdes

1. INTRODUCAO

As estruturas de construcdo civil, maguinas e equipamentos industriais estdo
freqlientemente sujeitos a vibragbes mecanicas que podem comprometer seu correto
funcionamento, ou ainda conduzir a falha prematura ou desconforto de operadores e usuérios.
Nestas situacdes, depara-se com o problema de controlar os niveis de vibracdo, de modo a
assegurar condices satisfatérias de operacdo, seguranca e conforto. Vérias estratégias de
atenuacdo de vibracdes de sistemas mecanicos vém sendo estudadas, incluindo desde técnicas
simples baseadas naintroducdo de materiais amortecedores passivos, até o uso de sofisticados
sistemas de controle ativo em malha fechada. Neste contexto, o emprego de absorvedores
dindmicos de vibragdes (ADVs), cujainvencdo é devida a Frahm (1911), tem-se revelado uma
estratégia eficiente e econdmica, tendo sido objeto da atencdo de engenheiros e pesquisadores,
tanto no ambito académico quanto no industrial.

Na sua forma mais simples um ADV € um dispositivo de parametros concentrados de
massa, rigidez e amortecimento que, uma vez acoplado a estrutura priméria, cujas vibracdes
desgja-se atenuar, € capaz de absorver a energia vibratoria nos pontos de conexdo. Conforme
mostrado no estudo realizado por Cunha Jr. (1999), configuracdes mais complexas de ADV's



