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Modelamiento, simulacion y construcciéon de un
absorbedor de vibraciones no viscoso*

kK%

William Romero Restrepo™”, Francisco Acufia Garrido*™* y
Marco Sanjuan Mejia™***

Resumen

En este articulo se presenta la aplicacion de Matlab como una herramienta para el andlisis de
un sistema de vibracion de dos grados de libertad modelar y simular el comportamiento de un
absorbedor de vibraciones usando datos experimentales tomados de la construccion de un
modelo real fisico. Se presentan datos y grdficas donde se ilustra el comportamiento del
sistema en resonancia con el absorbedor y sin éste.
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Abstract

This paper presents a Matlab Application to analize a two degrees of freedom (2DOF)
vibrational system, in order to simulate the vibration absorber behavior. The input datas has
been taken from the physical model which was built up to support the experimentation. Also,
the behavior of the primary mass with absorber and without absorber are compared to obtain
the effects in displacement and frequency. Several plots relating the discussed behavior are
presented.
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INTRODUCCION

Frecuentemente el desbalance de madquinas rotatorias produce excitacién arménica,
las cuales son indeseables en la mayoria de los casos, ya que pueden afectar el
funcionamiento de la mdquina y la estructura sobre la cual se encuentra instalada. El
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uso de absorbedores evita la resonancia al no permitir el desarrollo de grandes
amplitudes que de no controlarse, pueden conducir a la destruccién de dispositivos
rotatorios. Este es uno de varios métodos de control de vibraciones forzadas existentes
y su aplicacién depende de la no flexibilidad que presente el sistema para variar su
estructura.

1. FUENTE DE EXCITACION

Considerando una maquina rotatoria desbalanceada como fuente de exitacién, donde
se supone que la respuesta de vibracién se da a la misma frecuencia de la fuerza
perturbadora, como lo muestra la figura 1.
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Figura 1. Representacién esquematica de una
madquina rotatoria desbalanceada

Donde el desbalance es representado por una pequefia masa m“ descentrada a una
distancia e y que gira con una velocidad constante w”, generando asf una excitacién
armonica, la cual se desea contrarrestar [Thomson, 1988]. Para ello, con base en un
sistema de vibracién masa-resorte de un grado de libertad se contruyé un modelo
fisico con el fin de obtener experimentalmente las constantes de rigidez de distintos
resortes lineales a los que se les adheria masas considerables para evitar entrar en
resonancia, ya que disefiar un amortiguador para un sistema que no esté cercano a
su frecuencia de resonancia no tiene sentido. Para evitar movimientos laterales,
propios de la vibracién y que dificultan la medicién de amplitudes, es ventajoso
afadir gufas verticales.

La siguiente tabla contiene los datos del sistema real desbalenceado.
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Tabla 1
Datos determinados experimentalmente del sistema principal

VARIABLE VALOR | UNIDADES
md 0.064 Kg

rd 0.025 m

wi 480 r.p.m
masa principal 1.753 Kg

2. ABSORBEDOR DE VIBRACIONES

Un absorbedor de vibraciones no es mds que en un sistema vibratorio masa-resorte
relativamente pequefio acoplado a la masa principal M,, y sintonizado de tal manera
que su frecuencianatural (k,/m,)"/?seaigual ala frecuenciaw dela fuerza excitatriz
o perturbadora del sistema principal. Entonces, la masa principal reducird su movi-
miento notoriamente, y el pequefio sistema k, y m, entrard en resonancia de forma
que su fuerza de resorte serd en todo momentoigual y en sentido contrario ala fuerza
exitadora P_senwt. Asi, nohabrdninguna fuerzaneta actuando sobre M, y, por tanto,
la masa no vibrara.

3. ECUACIONES DE MOVIMIENTO

Cuando adicionamos un absorbedor de vibracién a un sistema vibratorio de un
grado de libertad, el sistema vibratorio total es un sistema de dos grados de libertad.
Se dice que un sistema de vibracién tiene tantos grados de libertad como coordena-
das se requieran para describir su movimiento. Asf los siguientes esquemas condu-
cen a las ecuaciones gobernantes del sistema vibratorio total:

DCL

EISTEMA |
MASA-RESORTE .
= ki ®i=-%1)
lk-f %=1l
A1 .
X | I
er:-'.ré'rn'r::l " l
| | . :":.: X P, w1
a) .

Figura 2. a) Representacién masa-resorte de un absorbedor
de vibraciones no viscoso.
b) Diagrama de cuerpo libre del absorbedor de vibraciones
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Enla figura 2 es notorio que se necesitan dos sistemas de coordenadas independien-
tes para describir el movimiento de las masas involucradas en el sistema; x; y X,
representan la posicién de cada masa respecto a los resortes no deformados. Se
asume que ambos resortes son lineales.

Ecuaciones de movimiento

M, X+ (K, +k)x,—kx, = P, senwt

mz*X*z*‘ ki(x,—x;) =0

La vibracién forzada del sistema se dard alamisma frecuencia de exictacion y serd
de la forma
X, = a, senwt
X, = 4a, senwt

Lasuposicién de queel movimiento esarménico esevidente, ya quelasecuaciones
gobernantes contienen sélo los términos x; x, y X;, X, , pero no asi las primeras
derivadas [Hartog, 1969]. La funcién seno resulta ser nuevamente la funcién seno
después de obtener su segunda derivada, y en consecuencia, con el supuesto (de que
los desplazamientos son de forma arménica) todos los términos de la ecuacién para
X; Y X, serdn proporcionales a senwt.

Al dividir entre senwt, la ecuaciéon diferencial se transforma en una ecuacion
algebraica:

a, (Mw?+K+k)-ka,=P,
—-ka,+a, (-mo*+ k) =0

En forma adimensional, se introducen los siguientes pardmetros:

Xy = & = Deformacién estdtica del sistema principal
K
w,?= k = Frecuencia natural del absorbedor
m
Q = 5 = Frecuencia natural del sistema principal
M
m - .
uy = — = Proporcién de masas
M

Asi, la ecuacidn resulta

Ingenieria & Desarrollo. Universidad del Norte. 13: 58-68, 2003 61



O resolviendo para 4,y 4,

2 2
X -2 1+£—“’—2 _k
w K Q K

Aquiseobserva quelaamplitud a, delamasa principal es cero cuando el numerador

(] . .
1= 5| es cero, y esto sucede cuando la frecuencia de la fuerza es la misma que la

recuencia natural del absorbedor.

Enlasegundaecuacién, parael caso en que w = w,, el primer factor del denominador
es cero, de manera que la ecuacién se reduce a

K P,

a,=2xy =-"
k k
Ahora, con la masa principal en reposo y la masa del amortiguador moviéndose
de acuerdo con -% senwt, la fuerza en el resorte amortiguador varia segtn - P, sen
wt, que es siempre igual y en sentido contrario a la fuerza exterior.

Estas relaciones son ciertas para cualquier valor de . Consideramos ahora el
caso para el cual el absorbedor estd en resonancia ’

w,=Qn o k

_K
m M

La razén u= - define el tamafio del amortiguador con el tamafio del sistema
. . R . * 2z
principal; en este caso particular la ecuacién resulta:

w

==
)Cl . w
— = ¢ senm.t
X 2 2
st I-— | 1+u-—|-u
X, _ 1
—= = ; ; senw.t
st I-—|[l+u-—|-u
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Notamos aqui que ambos denominadores soniguales, y éstanoesuna coincidencia,
sino que tiene una razon fisica definida. Al multiplicar en el denominador se ve que
contiene un término proporcional a (w? / ®,%), otro término proporcional a (w? / w,2)",
y un término independiente de esta razén. Luego al igualarla a cero, el denominador
es una ecuacion de segundo grado en a w?/ .2 y tiene por tanto dos raices. Asi, para
dos valores de frecuencia exterior a w los dos denominadores de la ecuacion se hacen
cero, y en consecuencia, los valores de x; y X, se hacen infinitamente grandes. Estas
dos frecuencias son la natural y la de resonancia del sistema.

4. DESCRIPCION DEL SISTEMA PRINCIPAL

El sistema principal consta de un pequefio motor de induccién de 100V y 0.3A
anclado a una estructura metdlica y cuatro resortes idénticos como lo muestra la
figura 3. Los resortes, de igual didmetro y longitud, estdn dispuestos en paralelo, con
constantes de rigidez calculadas en 1112N /m cada unoy cuyo valor equivalente en
el sistema principal es de 4448 N /m. La masa principal del sistema es la masa
oscilante, es decir, el motor en desbalance y la placa metdlica de anclaje, los resortes
y el resto de la estructura no hacen parte de la masa principal. Esta masa es de 1.753
Kg aproximadamente.

. : I . K .
La frecuencia natural del sistema principal estd dada por |~ . Asi, para los datos
del modelo fisico construido, su frecuencia natural sera: !

Q2= Ky = [4448  _ 500457
M, 1.753

Figura 3. Montaje del sistema principal masa - resorte
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5. SELECCION DEL ABSORBEDOR NO VISCOSO

La frecuencia natural del absorbedor acoplado al sistema se seleciona de tal manera
quesu frecuencianatural seaigual ala frecuencia dela fuerza perturbadora. Asf, para
la construccién del absorbedor se selecciona un resorte tinico con una constante de
rigidez de 160.25 N /m y se calcula una masa m, la cual cumpla rigurosamente con
la condicién anteriormente planteada:

were |k Z [16025 _ 50046
m, m,

Despejando m, de la ecuacion, se necesita una masa de 64 gramos para que el
absorsor entre en la frecuencia de resonancia.

6. SSIMULACION DEL ABSORBEDOR DE VIBRACIONES NO VISCOSO

La mejor forma para la descripcién de un problema es la simulacién de su salida
cuando se tienen una o varias entradas. Para ello fueron montadas en simulink las
ecuaciones gobernantes del sistema como lo muestra la figura 4, y ademds se hace
una comparacion con el sistema original sin absorbedor.

be 1Sk Vv Ay

6.1. COMPORTAMIENTO DINAMICO DEL SISTEMA ORIGINAL SIN ABSORBEDOR

Laprimerasimulacién muestra el comportamiento del sistema original en resonancia
en ausencia del absorbedor y cuyo valor maximo de desplazamiento es aproxima-
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damente 5 cm. En la figura 5 se observa que el sistema parte del reposo y aumenta
progresivamente hasta la amplitud de resonancia.

Desplazamiento (metros)

EEEE_BHEEEG
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Tiempo (segundos)
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Figura 5. Comportamiento del sistema principal sin absorbedor
6.2. COMPORTAMIENTO DINAMICO DEL SISTEMA ORIGINAL CON ABSORBEDOR

En la segunda simulacién (figura 6) se muestra claramente que cuando se afiade el
absorbedor, el dezplazamiento de la masa principal se reduce notoriamente y tiende
a cero. Ahora es el absorbedor el que presenta grandes amplitudes, y su comporta-
miento es muy cercano al de resonancia, con una desplazamiento maximo de 1.8 cm
aproximadamente.

Desplazamiento (metros)
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Tiempo (segundos)

Figura 6
Comportamiento del sistema principal con absorbedor
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La figura 7 muestra la superposicién de los dos sistemas, sin absorbedor y con él.
Enlasimulacién se puede notar que el deplazamiento delamasa principal es siempre
y desde un comienzo menor a la que mostraba sin el absorbedor, y ademds tiende a
cero. La reduccién en la amplitud méxima es alrededor de 95 por ciento.

Desplazamiento (metros)
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Figura 7. Superposicion de los comportamientos sin absorbedor y con él
6.3. CURVA DE RESPUESTA CONTRA FRECUENCIA

Para la relacién o/, expresada en un espectro de frecuencias encontramos que el
sistema total vibratorio es solamente titil en los casos en que la fuerza de frecuencia
excitadora sea constante y muy cercana a la frecuencia de resonancia. Asi se considera
este tipo de sistemas como sistemas vibratorios de compensacién pasiva, en los
cuales s6lo se permite trabajar en rangos muy pequefios y no se aplica grandes
variaciones. La figura 8 presenta las dos frecuencias naturales para el sistema de dos
grados de libertad.
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Figura 8. Respuesta Vs. Frecuencia

7. DISENO FINAL DEL ABSORBEDOR

Elmodeloreal desarrollado es muy similar al modelo identificado, y es el presentado
enlafigura 9. A pesar de no contar con dispositivos para la medicién de vibraciones,
se pudo demostrar empiricamente que existe unanotoria disminucién de vibraciones
en el sistema real después de haber adicionado el absorbedor disefiado; ademads se
comprobé por medio de un calibrador que el desplazamiento de lamasa de cobre del
absorbedor era de 2 cm aproximadamente, muy cercano al obtenido en la segunda
simulacién. La figura 9 muestra el modelo final con el absorbedor elaborado en los
laboratorios de manufactura de la Universidad del Norte.

Figura 9. Modelo fisico
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CONCLUSIONES

El sistema analizado es un sistema masa-resorte de dos grados de libertad, el cual
tiende a presentar amplitudes relativamente altas, como lo ensefia la simulacién de
la figura 5. Una vez se disefia el absorbedor dindmico no viscoso acorde con la
frecuencia natural del sistema, se puede observar en la simulacién de la figura 6 una
reduccién del dezplazamiento de la masa principal de aproximadamente 95 por
ciento, mientras que el desplazamiento del absorbedor es mds pronunciado. Y en
efecto, se alcanz6 el objetivo principal para el cual se disefié e implementd este tipo
de absorbedor. Para el modelamiento de este sistema vibratorio fue necesario iden-
tificar los componentes del sistema, determinar sus propiedades, construirel modelo
matemadtico, las ecuaciones gobernantes, y verificar y comparar los resultados obteni-
dos con mediciones en un sistema real andlogo. El sistema, considerado de accién
pasiva, puede presentar regimenes de trabajo, los cuales se encuentren entre las
relaciones w/w,de 0.7 y 1.2. Este tipo de sistemas es titil solamente en aplicaciones en
que la fuerza de la frecuencia excitadora es aproximadamente constante, como el
caso de algunos motores eléctricos, y tiene lugar cuando no es posible realizar
variaciones en la estructura original del sistema. Cuando el sistema es flexible y es
posible variar la masa, la riguidez u otra caracteristica, se pueden emplear otros
métodos de control de vibraciones como el balanceo, el aislamiento o la cancelacién
activa, entre otros.
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