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) ABSORBEDOR MECANICO DE VIBRACIONES
ANALISIS PARAMETRICO DE UN MODELO LINEAL DISCRETO

Resumen. Para un absorbedor mecanico tipo Frahm destinado a la atenuacién de vibraciones indu-
cidas en el portaherramientas en aplicaciones de mecanizado de metales —vibraciones que afectan
tanto al acabado superficial como a la vida Util de la herramienta de corte— se realiza un andlisis de la
influencia de los pardmetros que intervienen en su modelado, extrayéndose conclusiones relativas al
disefio, tanto del portaherramientas como del dispositivo absorbedor, a fin de asegurar un funciona-
miento adecuado del conjunto.

Palabras clave: Vibraciones en maquinas herramientas, Absorcién de vibraciones.

1. INTRODUCCION.

Las vibraciones durante el maquinado (chatter) constituyen un fendmeno interesante y ha sido tema
de estudio desde largo tiempo atrds. A partir de los trabajos iniciales de Hahn (1951), y de Tobias y
Fishwick (1958-a y -b), multiples investigadores han avanzado sobre los aspectos dindmicos, estruc-
turales y de estabilidad relacionados. Tales aspectos han sido tratados por Merritt (1965), Tlusty e
Ismail (1981) y Shi y Tobias (1984). Mientras que los fundamentos del fenémeno de chatter en el
mecanizado han sido bien establecidos en décadas pasadas, los aspectos relacionados con las estra-
tegias destinadas a detectar y remediar las vibraciones constituyen temas activos de investigacion:
Smith y Tlusty (1992), Tarng et al. (2000), Premount (2002). El abordaje de esta tematica es incipien-
te en nuestro Pais, apareciendo como mas viable desde el punto de vista tecnolégico local el método
de absorcion basado en el concepto de atenuacion de Frahm.

Este trabajo se propone indagar entorno de las posibilidades de atenuacién de vibraciones durante el
mecanizado mediante el ajuste de la sintonia entre las frecuencias naturales de la barra portaherra-
mientas y la de la masa absorbedora.

La Seccion 2 del presente trabajo describe la modelizacion adoptada deduciendo las funciones de
transferencia entre la fuerza excitatriz y los desplazamientos del portaherramientas y el absorbedor.
La Seccién 3 esta dedicada al analisis del movimiento del portaherramientas, mientras que la Seccién
4 enfoca la atencion sobre los factores que inciden en la dinamica del cuerpo absorbedor. Las con-
clusiones alcanzadas conforman la Seccion 5.

2. MODELADO.

El esquema de un portaherramientas prismatico sometido a una fuerza ciclica transversal es:

Portaherramientas

Herramienta de corte

m Absorbedor

X

Fig. 1. Esquema general de conjunto

El absorbedor tiene la capacidad de amortiguar las vibraciones que se generan entre la pieza y el filo
de corte durante el mecanizado y consiste de una masa vinculada al portaherramientas por medio de
una suspension elastomérica de rigidez variable inmerso en liquido. La relacién entre la masa del
cuerpo suspendido y la masa principal, la viscosidad del liquido y el rango del coeficiente de rigidez
del elastémero definen el comportamiento del dispositivo.

Bajo las hipdtesis de trabajo: a) El portaherramientas puede asimilarse a una viga continua, homogé-
nea e isoelastica segun los ejes X e Y, empotrada en un extremo; b) El movimiento se realiza sobre
un plano que contiene al eje de la barra portaherramientas; c) Los desplazamientos del extremo libre



son lineales; puede plantearse un modelo idealizado, a parametros concentrados, tal como se mues-
tra en la Fig. 2.

m1: masa equivalente del portaherramienta k 1 b 1

m2: masa del absorbedor

k+: constante elastica del portaherramienta I P-cos(mt)
ka: constante elastica del absorbedor

m

b1: coeficiente de friccion viscosa del
portaherramienta l X
b2: coeficiente de friccion viscosa del k 2 b 2

absorbedor

P: fuerza perturbadora

: frecuencia angular de la fuerza perturbadora —¢
X2

Fig. 2. Modelo lineal del sistema

cuyas las ecuaciones de movimiento son:
{ml E @) +b X @)+ X (@) +by [ X (1) — X, (D] +k, [ x,() = x, ()] = P cos(ax)
m, -3, ()+b, [%,(t)— %, (O] +k, - [x, (1) = x,()] =0
Haciendo el reemplazo g(r)=P-cos(ar) y aplicando transformacién de Laplace para condiciones inicia-
les nulas, se determinan las siguientes funciones de transferencia:

ey

X,(s) m2s2 +b,s +k,
- . . - (@)
O(s)  mmys* +[ (my +m,) b, +myb, |s* +[ (m, +m,) k, +mk +bb, |s* +(bk, +bk ) s +kk,

X,(s) _ b,s +k, )
0(s)  mymys* +[ (m,+m,) b, +mb, |s"+[ (m +m,)k, +mk +bb, |s* +(bk, + bk, ) s + kK,

2.1. Normalizacidon de las funciones de transferencia.

Las ecuaciones (2) y (3) que relacionan la amplitud de desplazamiento del portaherramientas y del
absorbedor con la fuerza excitadora, pueden ser normalizadas empleando las siguientes definiciones:

@ = ko ¢ = b Frecuencia natural y relacibn de amortiguamiento del porta-
' N herramientas (o sistema principal)
o, = 1’3 A =b—2 Frecuencia natural y relacién de amortiguamiento del absorbedor.
m, 21,](2”12
P’ =2 D p= % Relacién de sintonia.
1 1
_mt+m, Relacion de la masa del sistema completo a la masa del sistema prin-
m, cipal.
= su=a+jp Variable de Laplace normalizada.
o,
P . . : . :
- Deformacion estatica del sistema principal (portaherramientas).
1
|A|=|X | k. Amplitud del desplazamiento del portaherramientas normalizada res-
! p pecto de la deformacion estatica.
k
|A2| = |X2| Fj Amplitud normalizada del desplazamiento de la masa del absorbedor.
Ou) Fuerza de excitacién unitaria.



Tras algunas manipulaciones algebraicas, se llega a las expresiones normalizadas:
2

M—+2g L
F(u)=A1 (u)= ,02 2,0 @
Q(u) u4+2[gl+g2p,u] u3+(p2,u+12+4g1g2j u2+2(g1p+g2j u+l
p p p
u
2g,—+1
A, (u) ) (5)

G(u): = 1
() u4+2(g1+gzpuj u3+(p2u+2+4glgzj u2+2(g1p+"3j u+l
Y P Yo

3. ANALISIS DEL MOVIMIENTO DEL SISTEMA PRINCIPAL.

Se denomina en este trabajo sistema principal al portaherramientas, definido por su masa m;, cons-
tante eléstica k;, y coeficiente de friccién viscosa b;. A continuacién se centrara el andlisis en sus
caracteristicas dinamicas definidas por la funcién de transferencia (4).

3.1. Condicion de amortiguamientos nulos.
El sistema principal aislado (es decir sin absorbedor de vibraciones), resuena a la frecuen-
ciam,, = m./1-2¢} . Dado que, por las caracteristicas constructivas del sistema ¢; es del orden de

102, puede aceptarse en primera aproximacion =0, por lo que la pulsacién de resonancia del siste-
ma principal puede tomarse directamente como w,, = @, =k, /m, .

Si para el sistema completo (portaherramientas+absorbedor) se plantea que la frecuencia del cero de
F(u) coincida con @y resulta la igualdad (para ¢, tomada inicialmente como nula) @, =@, es decir

Jk,/m, =k /m, y en consecuencia p=./w,/@ =1. Por lo tanto, bajo los supuestos precedentes
(=1, £1=0, {>=0) la funcién de transferencia (4) se reduce a:

u+1
Fon0 = v+ ©

Recordando que la masa m, del portahe-
rramientas queda determinada por el
material empleado en su construccion y
sus dimensiones, parametros que a su
vez deben responder a los requerimien-
tos de maquinado (voladizo a cubrir y
esfuerzos a soportar) y que por otra par-
te no existe una gama infinita de absor-
bedores utilizables, resulta de interés el
estudio de la respuesta en frecuencia de
(6) en funcion de diferentes valores de la
relacién de masas .

2
(1-£)
B4 Br1 Prz B2 |Floo(jﬂ)| = " N >
05 Bo= 1 B (B = (u+Dp* +1)
Fig. 3. Respuesta en frecuencia para amortiguamientos
nulos y sintonia perfecta.

Apr: Banda de
Rechazo de —Gdb

1/2

(7)

La Fig.3 grafica el andar genérico de la
respuesta en frecuencia de Fjy para un
valor de u prefijado.

Siguiendo la notacion de la Fig.3, se definen los simbolos: g frecuencia normalizada; /S, frecuencia
del cero del numerador de (6); f:,5- posicién de los polos de (6); B, B frecuencias de —6db
( IF0d =0.5); Ap, ancho de la banda de rechazo.



El célculo de las frecuencias limites de la banda de rechazo 44, se realiza igualando a 0.5 la Ec.(7).
La Tabla 1 muestra algunos valores obtenidos por aplicacion de las herramientas disponibles en
Matlab®.

Se ha estimado razonable conducir el estudio para un rango de la relacion de masas ¢ comprendido
entre 1.05 y 1.5 compatible con restricciones de realizabilidad fisica. En la Fig. 4 se grafican los datos
de la tabla y de su andlisis aparece como primer hecho destacable que el ancho de banda de rechazo
Ap, resulta tanto mayor cuanto mayor sea la relacion de masas u .

Polos Banda de rechazo de —6db

H B B Bu B Af
1.05 (0.8044 1.1180 0.9879 1.0126 0.0247
110 0.8543 1.1705 0.9764 1.0253 0.0489
1.15 0.8249 1.2122 0.9656 1.0382 0.0726
1.20 08011 1.2483 0.9553 1.0512 0,0959
1.25 0.7808 1.2808 0.9455 1.0643 0.1189
1.30 0.7630 1.3107 0.9361 1.0776 0.1415
1.35 0.7470 1.3386 0.9271 1.0010 0. 1639
1.40 0.7326 1.3650 0.9184 1. 1044 0.186
1.45 0.7193 1.3902 0.9101 1.1150 0.2079
.50 07071 1.4142 0.9021 1.1317 00,2296 Tabla 1.

3.2. Efecto de amortiguamientos no nulos.

En condiciones de sintonia perfecta p2=1 con amortiguamientos no nulos, la Ec.(4) toma la forma:
u’ +2¢,u+1
ut +2(g, + 6 u) W+ UH1+466,) u+2(6 +6,) u+l’

F(u) =

Por efecto de ¢, deja de exis- : . . . . . . .
tir el cero de transmisién, ya
que las raices del numerador
de (8) se vuelven complejas
conjugadas, siendo el cero
reemplazado por un minimo
(no nulo) en la respuesta en
frecuencia. Mas aun: como
muestra la Fig.5, existe para
cada x4 un valor especial de

. 1E BANDA DE |
¢> designado como Hma @ RECHAZO
partir del cual deja de existir K
la banda de rechazo de —6db. o By
Resolviendo la ecuacion

ZlRGAF =0 | '

2 NEe ]:

B v P

, 07 y

se pueden determinar los , , , , . , , ,
maximos y en especial la i e e s s

posicién y valor del minimo H

de transmision £,/,,,, mientras
que igualando a cero nume-
rador y denominador de (8) quedan definidas las posiciones del cero y los polos de la funcién de
transferencia, que no coinciden por cierto con los extremantes calculados.

Los resultados obtenidos se sintetizan en la Tabla 2, inserta en la pagina siguiente, que ha sido con-
feccionada tomando los pares de valores indicativos (¢; =0, (> =10") y (& =102, & =10").
Analizando la Tabla 2, surge que para los amortiguamientos considerados, el sistema con absorbedor
de vibraciones solo presenta atenuaciones superiores a —6db para relaciones de masa x >1.35.
Comparando ambas mitades de la Tabla 2, se observa que la influencia de {; es apenas apreciable
en el intervalo tipico considerado ¢; [0, 107].

Fig. 4. Caracteristicas de rechazo.



10" Se procede a continuacién a determinar
para cada relacion de masa u, cual es el
valor de {ms que marca el limite de
existencia de una banda de atenuacion
de —6db en la respuesta en frecuencia
del sistema, es decir cual es la relacién
de amortiguamiento méxima admisible

Wi | en el absorbedor.
Para ello se debe resolver recursivamen-
0.5 te la expresién
t_2':t_2n1ax |E(Jﬂ)| =05
como funcién de ¢, para cada valor de
U, obteniendo de esta manera la Tabla
_1 3.
i : : 1'Du : : B Se observa que, si bien pequena, la in-

fluencia de ¢; es favorable, en el sentido
que eleva el valor de {omsx - Queda
ademas claramente establecido que el

Fig. 5. Efecto de &, sobre la banda de rechazo de —6db.

empleo de valores reducidos de
la relacion de masas y, obliga a

seleccionar (o disefiar) un absor- & =0, & =10" L =107 & =10
bedor con una relacién de amor- H Miximos Minimo [ £/, [Miximos Minimo | Fy/ 0
i i i ,8!.‘4‘ }'33.*'\‘ ,Sn-‘r.' {db) _,8!_‘«:\‘ }5)1'4’ ;8.'15.’.' (db)
tiguamiento ¢z muy baja. 05 [ 0.0028 [ L1017 | 1040 | #1072 | 0.8990 | L1037 | T.0145 | +11.07
.10 | 0.8584 | 1.1630 | 1.O115 | +476 | 0.8563 | 11651 | 10110 | +543
1.15 | 0.8278 | 1.2075 | LOII0 | +2.26 | 0.8260 | 1.2004 | 10113 | +2.03
1.0 | 0.8034 | 1.2449 | 1.0108 | 024 | 08019 | 1.2465 | 10111 | -0.40
1.25 | 07827 | 1.2780 | 1.0107 | 247 | 0.7815 | 1.2795 | 1.0100 | -2.5
1.30 | 0.7647 | 1.3082 | 1.0107 | -375 | 0.7636 | 1.3096 | 1.0109 | -386
1.35 | 07486 | 1.3363 | 1.0106 | 5.09 | 0.7476 | 1.3375 | 10108 | 549
140 [ 07340 | 1.3626 | 1.0106 | .6.25 [ 07331 | 1.3868 | 1.0108 [ -6.33
145 | 07207 [ 1.387a | 10106 | -7.27 | 07199 | L3887 | 1.0107 | -7.34
.50 | 0.6577 | 1.4115 | 1.0106 | -8.18 | 0.7076 | 1.4124 | 1.0107 | -8.25
3.3. Efecto de la sintonizacion Tabla 2.
imperfecta. 50 Z <i0?
_ H Camtx Brmin Lot Brmin
Hasta el presente se ha supues 1.03 00125 | LO00Z | 00126 | L0002
to que el absorbedor se encon- 110 0.0251 L0006 | 00253 1.0007
traba perfectamente sintonizado L15 0.0377 1.0014 0.0380 1.0015
con el sistema principaL es decir 1.20 0.0503 1.0026 0.0509 1.0027
7 =1; —wy ko= k(mym,) 1.25 0.0632 1.0041 0.0638 1.0042
=L =0 b= kimym). 1.30 0.0761 10060 | 00770 | 10063
En la practica la constante elasti- 1.35 00893 | 10084 | 0.002 | 10087
ca del absorbedor k&, nunca 1.40 0.1028 1.0112 0.1038 1.0117
1.50 01308 10189 | 01321 1.0196
exacta, por lo que resulta de
. , . Tabla 3.
interés analizar el efecto de p/#1
en el comportamiento general del
sistema.
Dada la funcion de respuesta en frecuencia
B B
-5+ j26,—+1
F(jp) = P P C)

'54‘12(2*9'2/’#) ﬁ3-(/?2ﬂ+pz+4glgzj ﬁ2+12(g1p+i2j B+1

se determinard la influencia aislada del coeficiente de sintonia p° para relaciones de amortiguamiento
¢y {onulas, es decir se estudiara el comportamiento de

(10)

FpOO(jﬁ) =
s



En primer término, se procede a comparar F,p con Fj que se transcribe a continuacion
, -5 +1
F = .
100(]ﬂ) ,54_(/1"‘1),32"'1
La presencia de g en el coeficiente de segundo grado del denominador modifica el valor aparente de
M para el sistema fuera de sintonia. Definiendo:

1
K, H1=p u+—
o

se puede graficar el cociente u,/u en funcién de o (ver Fig.6), constatando que una desintonia por
sobre p° =1 tiende a incrementar el Uz del sistema, tanto para valores grandes como para valores
pequefnos de la relacion de masas .. Para los graficos de la Fig.6 se han tomado como limites
desintonias de +20% respecto del valor nominal p° =1.

La desintonia afecta ademas la posicion del cero de transmision de F,(j) que se ubica en B,=p.
Notese que, a causa de la normalizacién de frecuencias adoptada, para referir los graficos a una
misma variable normalizada (@), 3., ha debido ser multiplicada por p en la misma Fig. 6.

i |
e T B
L R Rt R PR AR
' ' v
i : H . ' H u=15:
S i
L R e EEL EEDELYS
\\\ H i 4 H i - 1E|l:I L
102 }---- B S (IR PP
R ' - =108
L1 [ _i?“__“-:-\._:_w_):f T _J:_ ]
: Pl :
088f------ T ————
. e . .
L : . . : :
096 H H H H H H H 5 10’1
o8 0.85 o9 0.95 1 1.05 11 1.15 P
Fig. 6. Influencia de la desintonia sobre . Fig. 7. Respuesta en frecuencia y desintonia.

Notese en la Fig.7 que la sintonia imperfecta modifica el ancho de la banda de rechazo de —6db e
introduce asimetria de la misma respecto de la frecuencia del cero, por lo que en estas condiciones
se empleara el concepto de frecuencia central de la banda de rechazo f. =Y (8,,+8,;) siendo como
antes A4p, =% (5, - B, correspondiendo, por definicion, 5.,y §,, a las frecuencias de cruce de —6db
en la respuesta en frecuencia.

Para representar la interaccién de p° y u sobre la banda de rechazo, se ha resuelto la expresion
IF (Bl = 0.5, graficando los contornos Ap, =cte. y p- =cte. en el plano [0°,4].

D.Iﬁﬁ (IR} I} I95
Fig. 8. Contornos de 48, =cte.

108
Fig. 9. Contornos de g. =cte.

Nuevamente, queda claramente demostrado el incremento del ancho de la banda de rechazo como
resultado de una desintonia positiva (¢° >1), y asimismo la influencia favorable de una alta relacion
de masas u ya comentada anteriormente.



3.4. Efectos combinados de desintonia y amortiguamientos no nulos.

Por causa del amortiguamiento ¢; no nulo,
aparece una regién del plano [¢%,4] para la
cual no existe banda de rechazo de —6db. .
Para facilitar la representacion gréfica, en gz "

la Fig. 10 que se ha trazado para ;=0 vy
£=0.05 se asigna arbitrariamente a esta "1
zona el valor 48=0, designandosela como |
“regién prohibida”.

Las figuras 11 y 12 muestran la dramética oL
reduccién de la zona admisible de trabajo
del dispositivo absorbedor como conse-
cuencia del incremento de los amortigua-

mientos del sistema.
148

Apr

D_qﬁ..--""”..t.

145 g3
1.4
1.35

13

REGION
PROHIBIDA

12—y
"R oms n?s e 1.:35 1?1 1_:15 P B EI.R:HS D?B u.:gs 1 l.:E|5 1?1 1_:15 P
Fig. 11. Contornos 48, =cte para =0, £=0.05 Fig. 12. Conts. 4f, =cte para ;=0.01, {,=0.075

3.5.Funcionamiento para relaciones de amortiguamiento ¢, elevadas.

Cuando el absorbedor posee una relacién de amortiguamiento superior al limite {sn. discutido en el
apartado 3.2., el efecto del dispositivo se reduce a atenuar el pico de resonancia del sistema principal.
En la Fig.13 se observa que al superar ¢ un valor critico, desaparece el segundo pico de resonancia
y la respuesta en frecuencia del sistema con absorbedor tiende a asemejarse a un sistema simple de
segundo orden subamortiguado.

Si bien el interés que puede revestir el tema es meramente académico, ese valor de amortiguamiento
critico &, puede ser deter-minado calculando la frecuencia del punto de inflexién indicado en la figu-
ra (que corresponde a d 7 F|/dp*=0) e insertando dicho valor en la ecuacién de la derivada primera
igualada a cero (tangente horizontal).

G2
Region de un unico
025 pico de resonancia
] 0.2 B
Region de atenuacion pobre
y doble pico de reconancia
1 0.15 B
o
nost Regidn de
b atenuacion
|D - D 1 1 L 1 1 L L 1
10 B s el il A TiZeeailian e o 1.45» 15
Fig. 13. Respuesta en frecuencia para Fig. 14. Regiones de funcionamiento.

amortiguamientos elevados.



Procediendo de la manera descripta se ha calculado la curva de >, que se muestra en la Fig.16,
donde se ha llevado también la grafica de {>nax COrrespondiente a la Tabla 3. Para que los gréaficos
resulten compatibles, ambos corresponden a condiciones de sintonia perfecta p2 =1 vy
amortiguamiento ¢; nulo.

4. MOVIMIENTO DEL CUERPO ABSORBEDOR.

Hasta este punto, el andlisis paramétrico realizado se ha centrado sobre el comportamiento del cuer-
po principal (portaherramientas) de masa m; ya que, precisamente, el objetivo del absorbedor es
atenuar la amplitud de su vibracion.

Se considerara a continuacion el comportamiento del absorbedor de masa m,, especialmente en lo
gue hace a la amplitud de sus oscilaciones, puesto que éste es un aspecto basico para su realizacién
practica. En efecto, para sustentar la validez del modelo lineal empleado, la masa del absorbedor
debe poder desplazarse libre y linealmente en todo el rango de amplitudes requerido.

u=1.25 Mediante una simple consi-
|| p =1 T [ deracion energética se pue-
1 1 &i=0 fr / 1 de deducir el orden de mag-
) nitud de los desplaza-
5 Ao 1 5 \’"‘* ' | mientos de la masa m, . Sila
| | energia cinética del movi-
=t ] =l | f _ miento oscilatorio inducido
;’ ) sobre la masa m; ha de ser
) / absorbida (entretenida o
g \ disipada) por una masa m, <
| m; es obvio que la amplitud
] del desplazamiento de m,
debera ser mayor que la de
- my, con un factor de propor-
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La Fig.14 muestra cualitativa-
Fig. 14. Efecto del amortiguamiento > de absorbedor. mente el anterior concepto,
graficando valores de las
: p=125 . : . amplitudes normalizadas A,
Li=0 -| \ y A, para un sistema con
L2 =0 u=1.25y ¢ =0, para diferen-
tes valores de > (0 y 0.05).
ar : ] Gr La Fig.15 muestra que, de la
misma manera como influye
favorablemente sobre el an-
cho de la banda de rechazo,
una desintonia posi-tiva afec-
ta también de igual manera a
la amplitud de oscilacién A,,
en el sentido que reduce su
valor dentro de la misma
banda.
Resulta entonces de interés
determinar el rango de varia-
cion de la amplitud de oscila-
cién normalizada A, para la
0.3 f po15 U3 1 B 1.5 condicién de amortiguamien-
Fig. 15. Efecto de la desintonia. tos nulos (correspondiente a
la banda de rechazo de ma-
yor ancho) y para valores de

AR,




hy p2 comprendidos en los intervalos adoptados: 4 €[1.05,1.5] y pze [0.8,1.2].

De acuerdo

a las Figs. 14 y 15, el mayor valor de interés de A, para cada par (¢°,4) corresponde a la

frecuencia de uno de los extremos de la banda de rechazo ( B, 0 B, ). Su determinacion se realiza

resolviendo

| Fpoo(j,é’)|2 = 0.5 es decir, tal como se deduce de la Ec.(10), calculando las soluciones de

{ﬂ“ —-(p’u +i2)ﬂ2 + 1} = 4[1—'8—2}
p p

las que, en general son B, =¥ (p*,1); pB,=",(p*,1), algunos de cuyos valores, calculados para
p2 =1 se encuentran consignados en la Tabla 1. Estos valores de f,;y f,» han de reemplazarse en la

Ec.(5), la que en las condiciones consideradas puede reescribirse como:

1
1
Jin —(p2ﬂ+?)ﬁ2 +1

G (iB)| =

La Fig. 16 muestra los contornos de
Asma=cte en el plano [u, pz]. Se cons-
tata que altos valores de relacion de
masas y desintonia positiva proporcio-
nan valores conveniente-mente bajos
de la amplitud de oscilacién normaliza-
da Ay La misma figura permite tam-
bién apreciar los limites de maxima
amplitud previsibles para un absorbe-
dor “standard” que fuera aplicado a
diferentes portaherramientas. O bien
reciproca-mente, dada la maxima am-
plitud A, alcanzable en un absorbedor
de masa m, dada, la figura permite
determinar el rango de valores de u
para los que puede garantizarse una
operacion lineal dentro de la banda de

y permite determinar  A,,..(p*, 1) =sup{A,(5,), A(S.,)}.

Fig. 16. Contornos de A,,,=cCte para
amortiguamientos nulos.

rechazo.

5. CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES.

Las conclusiones que surgen del estudio realizado pueden ser sistematizadas de acuerdo a tres pun-

tos de vista:

Referidas al portaherramientas.

Una vez satisfechas las restricciones de dimensionamiento y resistencia estructural im-
puestas por las tareas de mecanizado a realizar, la fabricacién del portaherramientas de-
biera llevarse a cabo empleando el material mas liviano y resistente disponible. De esta
manera, disminuyendo en lo posible la masa m, seran mas facilmente alcanzables valores
elevados para la relacién de masas s

Referidas al dispositivo absorbedor.

Amortiguamiento ¢;: Optimamente debiera ser cero; debe por lo tanto ser elegido un li-
quido de minima viscosidad en la construccién del absorbedor.

Masa m,: debe ser lo mas elevada posible, teniendo en cuenta el objetivo de alcanzar
una mayor relacion de masas ..

Dimensionamiento: el alojamiento de m, debe permitir, junto con la deformabilidad del
elastomero vinculante los desplazamientos A,,... requeridos para el funcionamiento lineal
del dispositivo.
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e Referidas a la aplicacion practica.
Conocido (o estimado) el rango de frecuencias de excitacién, deberd adoptarse una com-
binacion portaherramientas+absorbedor y ajustar el valor de k, de forma que garantice
cubrir la banda de rechazo con desintonia positiva (o°>1), disminuyendo de esta manera

la amplitud de oscilacion maxima Asmax requerida.

La Fig. 17 muestra un diagrama de influencia que sintetiza los efectos de los principales parametros
(u, p*, &) sobre las caracteristicas de funcionamiento dindmico del conjunto.

Faramettos Caracteristicas
dz interés de funcicnamienio
Relacidn A
de masas
Ancho de banda
de rchazo
- 7
Coaticiznie fon
de sintonda

Amplitud nonmalizada
de oscilacion maxima

Amortiguamisnto Lo
del absorbedor

Fig. 17. Diagrama de influencia.

Para finalizar, debe consignarse que se debera proceder a la verificacion experimental de los resulta-
dos alcanzados y, como consecuencia, a la validacion de la principal hipétesis de trabajo adoptada: el
empleo de un modelo lineal a parametros concentrados independiente de la geometria del sistema.
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