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ANALIZA EFEKTYWNOSCI AUTOPARAMETRYCZNEGO
WAHADLOWEGO TLUMIKA DRGAN*

This paper presents results of a study of a dynamic response of an autoparametric system consisting of the oscillator with an at-
tached pendulum vibration absorber. The harmonic balance method is applied to get the autoparametic resonance conditions.
The analytical full vibration absorption condition has been determined and verified by numerical simulations. Additionally, the
influence of oscillator and pendulum damping on dynamics and the vibration absorption effect is presented.
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W pracy przedstawiono analiz¢ dynamiki autoparametrycznego uktadu sktadajgcego sie z oscylatora wraz z dotgczonym elimi-
natorem drgan w postaci wahadfa. W celu uzyskania obszarow rezonansu autoparametrycznego zastosowano metodg bilansu
harmonicznych. Wyznaczono analitycznie,a nastepnie zweryfikowano numerycznie warunek petnej eliminacji drgan. Dodatkowo,
przedstawiono wplyw tlumienia oscylatora i wahadla na zjawisko eliminacji drgan oraz dynamike uktadu.

Stowa kluczowe: drgania,wahadfo,eliminacja, thumienie, rezonans.

1. Introduction

The problem of undesired vibration reduction has been known
since many years ago and becomes more attractive nowadays. The
dynamic vibration absorbers (DVA) are special devices, consisting
of masses suspended on springs and dampers. In the classical theory
of DVA, the primary structure is modelled as a spring mass system.
However, other dynamic vibration absorption models also have high
interest in research and engineering application. In particular, the pen-
dulum type systems can play an important role in many fields such as
machinery, transportation and civil engineering. But, dynamic behav-
iour of a pendulum absorber is significantly more complex than it is
supposed by the widely used additional simple dynamical dampers.

The autoparametric vibration pendulum absorber (AVPA) is de-
signed to absorb energy from the primary system (main mass). This
absorption effect is efficient only in the limited band of vibration fre-
quencies of the main system [1]. Unlike the classical absorber, the use
of the pendulum absorber does not result in excitation of vibrations
with considerable amplitudes at other frequencies. This is due to the
rigid regime of excitation of vibrations of the pendulum only near
its internal resonance frequency for a resonance excitation frequency
ratio of 1/2, [2, 6, 8].

Many papers dealing with various types of dynamic dampers
and related topics have been published during the last decades. Some
pendulum type absorbers have been applied for vibration protection
systems on tower-pipes, chimneys, civil structures (buildings and
bridges) affected by wind or seismic vibration, etc. [5]. The collec-
tion of many vibration absorbers and their practical applications are
presented by Sun [7].

This paper deals with a pendulum absorber connected to a damped
oscillator system. In this type of structures different motions are pos-

sible: periodic, quasi-periodic, chaotic or the pendulum may rotate
[9]. Especially transition to rotation and chaos can lead to unexpected
increase of amplitude and eventually to destruction of the structure. If
the pendulum plays a role of a dynamical absorber, this kind of mo-
tion is unwanted. The first possible intuitive solution is to increase the
system damping. This study is to estimate how the system damping
influences the absorption efficiency of AVPA. In addition, obtained
results allow preparing the control algorithm based on change in the
system damping.

2. Model of AVPA

Let us consider a pendulum vibration absorber attached to a
damped oscillator. The oscillator is forced by harmonic force F(f) with
amplitude ¢ and frequency 9 near the principal parametric resonance.
The suspension of the primary system consists of a linear spring with
stiffness reduced in dimensionless form to one and a viscous damp-
ing function o, X". Damping of the pendulum is described by linear
function a,¢'.

The differential dimensional equations of motion of the two de-
grees-of-freedom autoparametric system (Fig. 1) are derived by the
second kind of Lagrange equations and they are shown in papers [9].
The equations of motion are express in the dimensionless form:

X"+, X'+ X + ud(p"sing +¢'>cosp)=gcos9r, (1)

"+ a,p'+ (X "+1)sing =0. (2)

The second equation represents the pendulum and the first one
is the excited system (the oscillator). The x« and A represent pendu-

(*) Tekst artykutu w polskiej wersji jezykowej dostepny w elektronicznym wydaniu kwartalnika na stronie www.ein.org.pl
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Fig. 1. Scheme of an autoparametric pendulum vibration absorber:

lum parameters. These parameters are responsible for the internal
couplings of the pendulum absorber and the oscillator, also. Detailed
information and definition of dimensionless parameters: o, 0, [, A
and q are presented in [10].

3. Parametric analysis of damping

3.1. Harmonic Balance Method

The harmonic balance method (HBM) is used to find an approxi-
mate solution for the system applied near the principal internal reso-
nance condition. Thus, in the first approximation, the solutions are
assumed as:

x(t)= A(r)cos[97 +¢ ], p(t) = B(r)cos[(9/2)t +¢, |, (3)

where A(7)=A, B(t)=B and ¢; and ¢, are amplitudes and phase angles
of the oscillator and the pendulum, respectively. Introducing eq. (3)
and expand nonlinear terms (sing and cosg) in Taylor series (up to
the third order), for steady states following algebraic equations are
obtained:

(1-97)4—ua(8/2)° B cos(20, ~ ¢y) = goosgy @)
—90y A+ A (912)> B sin(26, — ¢y ) = gsingy, )
(872 =2 +(2/8)B” + 4297 12)cos (26, ~4) =0, (6)

0y (9/2)+4(297 12)sin (24, - ) =0. 7

After some mathematical manipulations we get the phase angles:

a,(9/2)
(972 =2+(2/8)B>’

49(4 4%, + B’a u
tgh = (4 + ) . ),tg[2¢z—¢,]=

1647(9? —])—sz((82—8)1+2 2

®)

and two equivalent equations for amplitudes of the oscillator:

(6427 3202+ 49* +169%3 )
162.29*

, B* B?
=t T4
169 16A°9

s

(4192 ~1627)+

(€

4(2/1;1(92—1)—12#294)
16(94+(a12—2)92 +1)

. (16/1/,1(1—.92)+4y.92(92 —1—2a]a2))

2 _
rep 16(9* +(af -2)9% +1)

q
+(94+32(a12—2)+1)'

(10)

Equating them, finally, we get the resonance curve which de-
scribes the pendulum oscillations in the steady state:

\ —12y294+2/1y(—1+92)7# " 16/1y(1—92)+4y92(92—1—2a1a2)
16(1+(—2+a12)92+94) 1694 l6(l+(—2+a12)32+94)
642" 3229 +4(4a29’ + 9°)

1622 —42.9° 7 ’ : 949
I 7 + - - - — =0.
16229 1497 (240 )+9 162°9

(1

Detailed derivation of HBM and solution stability analysis is
shown in the paper [10]. It should be noticed, that HBM gives reli-
able results near main parametric resonance and for weakly nonlinear
system, only.

3.2. Full absorption condition

If, we assume that A=0 (oscillator doesn’t vibrate) in equations,
the algebraic equations yield:

—u2(912)" B cos(2, — ) = gcosdy. (12)
1(9/2) B*sin(2¢, ¢y ) = gsingy, (13)
(9/2) —A+(2/8)B% =0, (14)
a,(9/2)=0. (15)

Based on equation (15), we can conclude, that the full elimina-
tion of oscillator’s motions condition is possible if damping of the
pendulum equals a,=0, or if the system does not vibrate (i.e. trivial
solutions 4=0, B=0 and 3=0). Then amplitude of pendulum motion
can be calculated from egs. (12)—(13) and eq. (14):

RS’ 822:8),—8(9/2)2.
pi(9/2) A

(16)

Comparing the amplitudes in equation (16), the two frequency
excitation for full absorption effect are obtained:

M

2
\/—2/1;1 K4

However, 4, is located beyond the main parametric resonance.
Therefore, 3; denotes true amplitude for full absorption condition.
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4. Absorption effect

4.1. Analysis of full vibration absorption effect (FVAE)

First, we analyse the FVAE of oscillator’s motions. For data taken
from [10]: 0;=0.1, a,=0, u=15.2, 1=0.25, ¢=0.05, the analytical full
absorption frequency, calculated from egs. (17), is equal to $;,=0.997,
and amplitudes of the pendulum B;=0.23. The analytical resonance
curves (egs. (9)—(11)) for full absorption vibration effect are presented
in Figs. 2. Close 9=1, the dynamical elimination of oscillator’s vibra-
tion caused by the pendulum swinging is clearly visible. The analyti-
cal resonance curves are in a very good accordance with numerical
verification [10].
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Fig. 2. Analytical resonance curves for full absorption effect.

Figure 3 shows numerical verification of FVAE. The amplitude of
the oscillator tends to zero (Fig. 3a), while pendulum execute periodic
swinging about amplitude equal ¢=0.23, which agrees with analytical
results. Additionally, we can conclude, that frequency ratio between
oscillator and pendulum equals two. The initial conditions of system
were set: 9=0.1, ¢'=0, x=0 and x'=0.
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Fig. 3. Numerical verification of full absorption condition for 3=0.997, time
history of oscillator (a) and pendulum (b).

If the pendulum does not vibrate (i. e. B=0), then it plays just the
role of an additional mass of the oscillator. The value of its amplitude
can be estimated by the classical relationship for excited linear oscil-
lator:

= 9 .
! \/1+(a12—2)92+94 (18

This formula is identical to that obtained from egs. (4)—(7), if we
put B=0. In our example this amplitude, for $=0.997 equals 4=0.5
which is consistent with result in Fig. 2a.

4.2. Influence damping on absorption effect

In practice, FVAE is difficult to obtain because of existing fric-
tion related to damping in pivot of the pendulum. In this section we
analyse the influence of system damping on the absorption effect. In
Figs. 4, the influence of oscillator’s damping on the oscillator (Fig.
4a) and the pendulum (Fig. 4b) behaviour is shown. Interesting, that
increase of oscillator’s damping does not eliminate dynamic absorp-
tion region, but only reduces it (Fig. 4a). This is very important from
dynamic elimination vibrations point of view. This suggests to use
this parameter to control the system behaviour.

However, the increase in pendulum’s damping causes reduction
of the pendulum amplitude (Fig. 5b), but absorption effect completely
disappears (Fig. 5a). This denotes, pendulum’s damping may impair
the efficiently of AVPA.

Fig. 4. Influence oscillator's damping on absorption effect (a) and pendulum
swings (b) for 02=0.002, u=6, 2=0.3, ¢=0.2.

(b)

Fig. 5. Influence pendulum’s damping on absorption effect (a) and pendulum
swings (b) for a1=0.1, u=6, A=0.3, g=0.2.

The obtained results show that the best absorption effect exists
for small values of system’s damping and absorption region is located
near the main parametric resonance. Therefore, the dynamic pendu-
lum damper should be properly designed to take system’s damping
parameters into consideration. The numerical and experimental veri-
fication of these results can be found in [3, 4].

5. Conclusions and final remarks

The vibration absorption eftect by application of an autoparamet-
ric coupled pendulum is investigated in this paper. In the system, the
motions of the pendulum and the oscillator are coupled therefore vi-
bration absorption depends on dynamics of both subsystems. Near
the autoparametric resonance region, the most effective absorption
region is located. Analytical and numerical studies have shown that
full absorption effect is possible if the damping of the pendulum is
near to zero. The absorber can be highly efficient for correctly tuned
subsystems.
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The damping analysis shows, that the increase of pendulum’s A smart suspension consisting of SMA spring together with MR
damping can reduce or eliminate the absorption region, while the in- damper leading to active dynamic vibration absorber will be prepared
crease of oscillator’ damping only reduces the absorption. Therefore, in the future.

the control method of AVPA by oscillator damping as a control param-
eter looks promising.
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Analiza efektywnosci autoparametrycznego wahadiowego ttumika drgan

Abstrakt: W pracy przedstawiono analiz¢ dynamiki autoparametrycznego uktadu sktadajacego si¢ z
oscylatora wraz z dolagczonym eliminatorem drgan w postaci wahadta. W celu uzyskania obszarow
rezonansu autoparametrycznego zastosowano metode bilansu harmonicznych. Wyznaczono
analitycznie, a nastepnie zweryfikowano numerycznie warunek petnej eliminacji drgan. Dodatkowo,
przedstawiono wptyw tlumienia oscylatora i wahadla na zjawisko eliminacji drgan oraz dynamike
uktadu.

Stowa kluczowe: drgania, wahadfo, eliminacja, ttumienie, rezonans

1. Wstep

Problem redukcji nadmiernych drgan jest znany od wielu lat, lecz wciaz jest
atrakcyjnym problemem naukowym. Dynamiczne tlumiki drgan (DTD) s3a specjalnymi
urzadzeniami sktadajacymi si¢ z masy zamontowanej na spr¢zynach i thtumikach.

W klasycznej teorii tego typu eliminatory drgan wraz z ukladem podstawowym sa
modelowane, jako uklady masowo spre¢zyste. Jednak inne rodzaje dynamicznych thumikow
takze stanowig interesujacg klase uktadow dynamicznych z inzynierskiego punktu widzenia.
W szczego6lnosci wahadtowe uktady odgrywajg bardzo wazng role w wielu dziedzinach takich
jak budowa maszyn, transport i budownictwo. Jednak, dynamika wahadtowego thumika drgan
jest znacznie bardziej ztozona i skomplikowana niz szeroko stosowane klasyczne ttumiki
drgan.

Autoparametryczne  wahadtowe thumiki drgan (AWTD) s3 urzadzeniami
przeznaczonymi do pochtaniania energii z uktadu podstawowego (elementu, w ktoérym
chcemy zredukowa¢ drgania). Efekt dynamicznej eliminacji drgan jest satysfakcjonujgcy
tylko w pewnym zakresie czgstosci wymuszenia [1]. W przeciwienstwie do klasycznych
eliminatorow drgan, wahadtowe tlumiki drgan nie powoduja wzbudzenia drgan o duzych
amplitudach w innych czestosciach wymuszania. Ma to zwigzek ze waskim zakresem
czestosci wymuszenia wahadla, wzbudzenie drgan wystepuje zwykle poblizu stosunku
czestoscl Y2 [2, 6, 8].

Wiele naukowych prac w ostatnim dziesi¢cioleciu analizuje réznego rodzaju typy
dynamicznych tlumikow drgan. Niektore wahadlowe thumiki drgan zastosowano w praktyce,
wysokich wiezach, kominach, konstrukcjach budowlanych (budynkach i mostach), gdzie
maja za zadanie eliminowa¢ drgania pochodzace od wiatru lub spowodowane trzesieniami
ziemi [5]. Przeglad wielu dynamicznych tlumikow drgan oraz ich praktyczne zastosowanie
mozna znalez¢ w pracy Sun-a [7].



Praca przedstawia analiz¢ dynamiki wahadlowego ttumika drgan zamontowanego na
oscylatorze. W tego typu uktadzie dynamicznym réznego rodzaju dynamika jest mozliwa:
periodyczna, prawie-okresowa, chaotyczna a nawet rotacja wahadla [9]. Szczegolnie
przejscie do rotacji wahadta lub zjawiska chaosu moze powodowa¢ nadmiernego wzrost
amplitudy drgan, co moze spowodowa¢ uszkodzenia wurzadzenia. Intuicyjnym
zapobiegni¢ciem wydaje si¢ by¢ zwigkszenie thumienia w uktadzie. Wyniki przedstawione w
pracy oszacowuja jak tlumienie w autoparametrycznym dynamicznym tlumiku drgan
(thumienie wahadta i1 oscylatora) wptywa na efekt dynamicznej eliminacji drgan. Dodatkowo,
na podstawie wynikow mozna przygotowac algorytm sterowania uktadem.

2. Model AWTD

Przejdzmy do analizy wahadlowego tlumika drgan zamocowanego do tlumionego
oscylatora. Oscylator jest wymuszany za pomoca harmonicznej sily F(¢#) z amplituda
wymuszenia ¢ 1 czesto$cig wymuszenia ¢ w poblizu gléwnego rezonansu parametrycznego.
Zawieszenie uktadu podstawowego sktada si¢ z liniowej sprezyny o sztywnosci zredukowanej
do wartosci jeden w ukladzie bezwymiarowym oraz z funkcji wiskotycznego ttumienia [,X".
Natomiast ttumienie w zawieszeniu wahadla jest opisane za pomocg liniowej funkcji @’

/]
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|
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O

O
_ O
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— , l X
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Rysunek 1. Schemat autoparametrycznego wahadtowego thumika drgan.

Wyprowadzenie =~ wymiarowych  rownan  rdézniczkowych — ruchu  ukfadu
autoparametrycznego o dwoch stopniach swobody otrzymano na podstawie rownan
Lagrande’a drugiego rzgdu i sg one przedstawione w pracy [9]. Bezwymiarowa forma tych
rOwnan ma postac:

X"+, X'+ X + pl(p"sinp+¢@'* cosp) = gcosI9r, (1)

Q"+ a,p'+ A(X"+1)sinp=0. (2)
Drugie rownanie odpowiada ruchowi wahadta, natomiast pierwsze poduktadowi
wzbudzanemu (oscylatorowi). Parametry u i A odpowiadaja parametrom wahadla, oraz

wplywaja na warto$¢ sprzezenia bezwiladnosciowego wahadla 1 oscylatora. Szczegdtowa
analiza i definicja bezwymiarowych parametrow jest przedstawiona w pracy [10].



3. Parametryczna analiza thumienia

3.1 Metoda Bilansu Harmonicznych

Metoda bilansu harmonicznych (MBH) zostala wykorzystana do znalezienia
przyblizonych rozwigzan w poblizu gtéwnego rezonansu. Zatozono pierwsze przyblizenie
rozwigzan

x(z) = A(z)cos[ 97 + 4, ], p(z) = B(r)cos[ (9/2)z + 4, |, 3)

gdzie A(t)=A, B(r)=B oraz ¢; 1 ¢, sa odpowiednio amplitudami i przesuni¢ciami fazowymi
oscylatora i wahadla. Wstawiajagc rownanie (3) oraz rozwijajac nieliniowe funkcje (sing i
cosp) w szereg Taylora (przyjmujac dwa pierwsze rozwinig¢cia) dla standw ustalonych
otrzymano réwnania algebraiczne:

(1—92)A—y/1(9/2)2 B? cos(24, — ¢ ) = qcosd, ))
~a, A+ pA(912) B?sin(24, — ¢ ) = qsing, (5)
(9/2)" =2 +(4/8)B” + A(49 / 2)cos(2¢, — ) =0, (6)
a,(8/2)+A(A/2)sin(24, - ;) = 0. (7)
Po kilku matematycznych przeksztalceniach otrzymano zalezno$ci na przesunigcia fazowe:
49(4A%a, + B*a, 1 a. (972
ted =——— ( - ) ~.t2[26, 4] = 2 (8/2) -, ®
16A7(9* ~1)-B4((B” -8)2+29”) (9/2) -2+(2/8)B
oraz rOwnowazne wyrazenia opisujace amplitudy oscylatora:
B B? (642 -329°2+ 49" +169°x} )
A’ = 40.9% 1647 , 9
169" 16/1234( )+ 164°9" ©)
2 2. 204 2 2 2
g (2/1;1(9 ~1)- 224’9 ) 2(16/1y(1—9 )+4us* (9 —1—2051052))
4 2 2 4 2 2
16(9* + (a7 ~2)9” +1) 16(9* + (a7 -2)9” +1) (10)
- q :
(94 + 9 (a? —z)+1)
Poréwnujac powyzsze amplitudy otrzymano wyrazenie opisujace amplitude wahadta
\ —/12/12194+2/1y(—1+.92)_ 1 | 162u(1- 87 )+ 4p8* (9 -1-20z, )
2\ a2 4 4 2\ a2 4
16(1+(-2+a) 92+ 9°) 169 16(1+(-2+a) 9+ 9') a1
+16/12—4/L92 ¢ 642" ~3229° +4(428" +9") |
164°9* vg (2+a’)rs 162°9" -

Opis szczegblowy zastosowanej metody bilansu harmonicznych oraz analiza stabilnosci
otrzymanych rozwigzan jest pokazana w pracy [10]. Warto zaznaczy¢, ze zastosowana
metoda daje wyniki najbardziej poprawne dla stabej nieliniowosci.



3.2 Efekt pelnej eliminacji drgan (EPED)

Jezeli zatlozymy A=0 (brak drgan oscylatora) w réwnaniach (4)-(7), to algebraiczne
roOwnania przyjma postac:

—uA(972) B cos(24, — ¢ ) = qcos g, (12)
pA(912) B?sin(2¢, -4, ) =qsing,, (13)
(9/2) =2+(2/8)B* =0, (14)

o, (912)=0. (15)

Analizujac réwnanie (15), mozemy wywnioskowaé, ze efekt pelnej eliminacji drgan
oscylatora zachodzi wowczas, gdy tlumienie wahata a;=0, lub gdy uktad nie drga (trywialne
rozwigzanie A=0, B=01 9=0). Wowczas amplituda wahadta moze by¢ wyznaczona z rownan
(12)-(13) 1 (14)
g4 2:8/1—8(8/2)2
ETCIE R A
Poréwnujac amplitudy z rownania (16), otrzymano dwie zalezno$ci na czesto§ci wymuszenia:

[v12, 2 [v72, 2
191=\/2/1+ﬁ 2’1: ”q,gzz\/u—ﬁ 2’1: a (17)

Jednakze, czgstos¢ & znajduje si¢ poza obszarem glownego rezonansu parametrycznego.
Dlatego amplituda &, oznacza rzeczywistg czgstos¢ wymuszenia, przy ktorej zachodzi efekt
pelnej eliminacji drgan.

(16)

4. Efekt eliminacji drgan

4.1 Analiza efektu pelnej eliminacji drgan.

Na poczatku begdziemy analizowa¢ EPED oscylatora. Dla danych z pracy [10],
a;=0.1, op=0, u=15.2, 1=0.25, g=0.05, cz¢stos¢ wymuszenia (wyznaczona analitycznie),
przy ktorej zachodzi petna eliminacja drgan wynosi $;=0.997, oraz amplituda drgan wahadta
wynosi B;=0.23 (wyznaczona analitycznie). Krzywe rezonansowe ( otrzymane z réwnan (9)-
(11)) pokazujace ten efekt sg przedstawione na rysunku 2. W poblizu 9=/, zachodzi
dynamiczna eliminacja drgan oscylatora powodowana przez wahadto. Krzywe analityczne

zostaly zweryfikowane rdwniez za pomocg badan numerycznych i do§wiadczalnych [10].
(a) (b)
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Rysunek 2. Analityczne krzywe rezonansowe pokazujace dla zjawisko pelnej eliminacji drgan.




Rysunek 3 przedstawia numeryczng weryfikacj¢ EPED. Amplituda oscylatora dazy do zera,
(Rysunek 3a), natomiast wahadto wykonie okresowe wahania z amplituda ¢=0.23, co jest
zgodne z analitycznymi wynikami. Mozemy réwniez, zauwazy¢, ze stosunek czestosci drgan
pomiedzy oscylatorem i wahadtem wynosi dwa. Warunki poczatkowe, z jakimi wykonano
symulacje wynosity p=0.1, ¢’=0, x=0 oraz x '=0.
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Rysunek 3. Numeryczna weryfikacja efektu pelnej eliminacji drgan dla 8=0.997, przebieg czasowy
oscylatora (a) and oraz wahadta (b).

Jezeli wahadto nie drga (tzn. B=0), wéwczas stanowi dodatkowa mase oscylatora. Wartos¢
amplitudy drgan takiego ukladu mozna wyznaczy¢ na podstawie klasycznego wzoru na
amplitude drgan wymuszonych i ttumionych liniowego oscylatora

A= d : (18)
\/1+(a12 —2)192 +9*
Wyrazenie (18) jest identyczne jak formula otrzymana z réwnan (4)-(7), jezeli wstawimy

B=0. W naszym przypadku amplituda, dla czestosci wymuszenia $=0.997 amplituda drgan
oscylatora wyniosta A=0.5 co jest zgodne z wynikiem przedstawionym na rysunku 2a.

4.2 Wplyw tlumienia na efekt dynamicznej eliminacji drgan

W praktyce przypadek EPED jest praktycznie niemozliwy do otrzymania, ze wzgledu
na zawsze wystepujace tarcie w zawieszeniu wahadta. W tym rozdziale bedziemy analizowaé
wplyw tlumienia na efekt dynamicznej eliminacji drgan. Na rysunku 4 przedstawiono wplyw
thumienia oscylatora na drgania oscylatora (rysunek 4a) i drgania wahadta (rysunek 4b).
Interesujace wydaje si¢ by¢ to, ze wzrost thtumienia oscylatora nie eliminuje catkowicie, tylko
redukuje zjawisko dynamicznej eliminacji drgan. Jest to bardzo wazne z praktycznego punktu
widzenia. Ten parametr moze by¢ wykorzystany do kontroli dynamiki uktadu z zachowaniem
efektywnej eliminacji drgan.
Natomiast, wzrost ttumienia w zawieszeniu wahadla wptywa na redukcje amplitudy drgan
wahadla (rysunek 5b), ale obszar, w ktérym zachodzi zjawisko dynamicznej eliminacji drgan
zostal rowniez zredukowany. Oznacza to, ze ttumienie wahadta moze obniza¢ skutecznos$¢
wahadlowego thumika drgan.
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Rysunek 4. Wptyw tlumienia oscylatora na efekt dynamicznej eliminacji drgan (a) oraz na dynamike

wahadta (b) dla @,=0.002, =6, 1=0.3, g=0.2.

(a) (b)

Rysunek 5. Wplyw tlumienia wahadta na efekt dynamicznej eliminacji drgan (a) oraz na dynamike
wahadta (b) dla ;=0.1, u=6, 1=0.3, g=0.2.

Otrzymane wyniki pokazuja, ze najlepszy efekt dynamicznej eliminacji drgan zachodzi dla
waskiego zakresu tlumien i ponadto obszar ten jest zlokalizowany w poblizu gléwnego
rezonansu parametrycznego. Dlatego wahadlowy tlumik drgan powinien by¢ odpowiedni
zaprojektowany ze szczegbdlnym uwzglednieniem tlumienia wahadla oraz tlumienia
oscylatora. Eksperymentalna i numeryczna weryfikacja powyzszych wynikow zostala
przedstawiona w pracach [3, 4].

5. Whnioski i podsumowanie koncowe

Efekt dynamicznej eliminacji drgan za pomoca autoparametrycznego wahadlowego
ttumika drgan byl analizowany w tej pracy. W tego tupu uktadzie, dynamika catego uktadu
zalezy od sprzezenia obu poduktadow. W poblizu gtownego rezonansu parametrycznego
zostal wykryty najefektywniejszy obszar, w ktérym zachodzi dynamiczna eliminacja drgan.
Badania analityczne 1 numeryczne pokazaty, ze przypadek pelnej dynamicznej eliminacji



drgan jest mozliwy, jezeli nie ma ttumienia w zawieszeniu wahadta. Wahadtowy ttumik drgan
jest najbardziej efektywny przy odpowiednim dostrojeniu obu poduktadow.

Analiza thumienia wykazata, ze wzrost ttumienia w zawieszeniu wahadta redukuje lub
eliminuje efekt dynamicznej eliminacji drgan, podczas gdy wzrost thumienia oscylatora jedyni
redukuje to zjawisko. Dlatego, sterowanie AWTD za pomoca tlumienia oscylatora wyglada
obiecujgco. Inteligentne zawieszenie sktadajace si¢ ze sprezyny wykonanej ze stopu z
pamigcig ksztattu oraz tlumika magnetoreologicznego prowadzace do opracowania
aktywnego wahadtowego tlumika drgan bgdzie nastgpnym etapem badan.

Podzi¢kowania: Praca jest finansowana z grantu nr 0234/IP2/2011/71 Ministerstwa
Nauki i Szkolnictwa Wyzszego w latach 2012-2014.
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