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Resumo — Absorvedores dinimicos de vibracio passivos sio
empregados em helicopteros para reduzir respostas harmonicas
transmitidas a fuselagem. Este trabalho apresenta uma analise
numérico-experimental dos dois primeiros modos de vibracio de
dois absorvedores instalados em uma aeronave Seahawk,
denominados FWD e AFT. A partir de um modelo tridimensional
correlacionado com ensaios de impacto, avalia-se a variacio das
frequéncias naturais entre 10 e 16 placas de ajuste, a separaciio
modal entre o primeiro e o segundo modo e a proximidade de
cada modo em relacio a excitacio 4/rev. A proposta permite
distinguir o0 modo diretamente associado a fun¢do de absorcio
daquele relacionado a dinidmica estrutural do conjunto,
fornecendo base para validagdo modal, interpretacio operacional
e futuras analises de tensdo e fadiga das lAminas flexiveis.

Palavras-Chave — Absorvedor dinimico, anilise modal,
helicéptero.

I. INTRODUCAO

Helicopteros estdo sujeitos a carregamentos aerodinamicos
periddicos gerados pelo rotor principal, os quais sdo
transmitidos ao cubo, a caixa de transmissdo principal e a
fuselagem por caminhos estruturais acoplados. A literatura
classica de dinamica de helicopteros descreve esse problema
como uma interacdo entre aerodindmica ndo estacionaria,
dinamica das pas, cargas no cubo, flexibilidade da célula e
caminhos de transmissdo de vibrac¢do [1]-[3]. Em rotores de
“N” pas, a componente N/rev ¢ particularmente relevante
porque esta associada a passagem das pas e pode contribuir
para desconforto da tripulacdo, degradacdo de equipamentos e
aumento de solicitacdes ciclicas em componentes estruturais.

A mitigacdo dessas vibragcdes pode ser realizada por
balanceamento do rotor principal e do rotor de cauda, além do
isolamento e controle ativo ou passivo. Entre as solugdes
passivas, os absorvedores dinamicos de vibragdo passivos
(ADVP) permanecem atrativos por operarem sem atuadores e
por fornecerem alta atenuacdo quando sua frequéncia natural é
adequadamente ajustada a frequéncia de excitagdo. A
formulagao classica do ADVP sintonizado foi estabelecida por
Ormondroyd e Den Hartog [4] e consolidada por Den Hartog
[5], que demonstrou a influéncia combinada da massa
secundaria, da rigidez e do amortecimento sobre a resposta do
sistema primario.

Em aplicagdes aeronduticas de asas rotativas, dispositivos
absorvedores também foram empregados para reduzir
vibragdes transmitidas pelo rotor e pela fuselagem. Wachs [6]
discutiu a aplicacdo de absorvedores bifilares no rotor
principal das aeronaves Sikorsky, destacando seus efeitos
sobre vibragdo, confiabilidade e manutenibilidade.
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Miao e Mouzakis [7] mostraram que o desempenho de
absorvedores instalados em sistemas de rotor depende da
massa dindmica, do amortecimento, da sintonia e do
acoplamento com estrutura de suporte. Esses resultados
reforgam que o comportamento do

absorvedor instalado ndo pode ser interpretado apenas por seus
pardmetros nominais, pois condi¢des de contorno, interfaces,
rigidez local e distribui¢@o real de massa alteram sua resposta
modal.

A identificagdo experimental de pardmetros modais €,
portanto, etapa essencial para caracterizar absorvedores em
condigdo instalada. Ensaios de impacto e respostas de
decaimento livre permitem estimar frequéncias naturais,
amortecimento ¢ formas modais quando as coordenadas de
excitagdo e resposta sdo selecionadas adequadamente [8], [9].

Para sistemas pouco amortecidos, como estruturas
metalicas, a estimativa de amortecimento pode ser apoiada
pelo método do decremento logaritmico, conforme
apresentado por Rao [12]. Além disso, procedimentos
estatisticos de processamento de sinais auxiliam a andlise de
respostas experimentais em vibragcdes mecanicas [13].

Modelos numéricos em elementos finitos complementam a
identificagdo experimental ao permitir visualizar formas
modais complexas, avaliar massas efetivas e investigar
configuracdes ndo testadas. Entretanto, a confiabilidade desses
modelos depende da representagdo adequada de rigidez,
massa, contatos ¢ vinculos, condi¢des de contorno, além da
correlagdo com dados experimentais [10], [11]. Em particular,
comparar apenas a frequéncia do modo dominante pode ser
insuficiente, pois frequéncias préximas podem corresponder a
formas modais fisicamente distintas [14].

Do ponto de vista operacional, a caracterizacdo modal de
absorvedores ¢ relevante porque sua eficiéncia depende da
sintonia entre a frequéncia natural principal e a excitagdo
transmitida a fuselagem. Alteragdes de massa, rigidez,
condigdes de fixacdo ou integridade das laminas flexiveis
podem modificar essa sintonia e a resposta vibratoria do
conjunto, de modo que o acompanhamento de seus pardmetros
modais pode apoiar o diagnostico de alteragdes estruturais e
acdes de manutengdo. Neste contexto, este artigo avalia os dois
primeiros modos dos absorvedores FWD e AFT instalados no
S-70B Seahawk da Marinha do Brasil, verificando como a
variagdo de 10 a 16 placas de sintonia altera as frequéncias
naturais ¢ os fatores de amortecimento. A correlagdo entre os
ensaios de decaimento livre e 0 método de elementos finitos
(MEF) busca estabelecer uma base validada para a
caracterizagdo modal do conjunto e para estudos posteriores de
integridade estrutural, tensdo e fadiga.



II. CONFIGURACAO EXPERIMENTAL E
METODOLOGIA NUMERICO-EXPERIMENTAL

A estratégia de analise metodoldgica compreendeu quatro
etapas: varredura experimental das configuragdes de 10 a 16
placas, identificacdo dos pardmetros modais, andlise numérica
das mesmas configuragdes e correlagdio numérico-
experimental das frequéncias e caracteristicas modais.

A. Absorvedores FWD e AFT instalados na aeronave

O sistema analisado ¢ composto por dois ADVP instalados
na estrutura primaria do helicoptero Seahawk na parte interna
da cabine de passageiros e igualmente espagados em relagdo a
base inferior da caixa de transmissdo principal (CTP). Os
ADVPs sdo identificados como FWD e AFT em fungdo de
suas posic¢des ao longo do eixo longitudinal da aecronave. Esses
dispositivos estdo fixados em regido estruturalmente relevante,
proxima ao caminho de transmissdo das cargas vibratdrias
oriundas do rotor principal e da CTP para a estrutura da
fuselagem. A Fig. 1 apresenta a posicao dos absorvedores na
aeronave e a configuracdo fisica dos conjuntos analisados.
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Fig. 1. Vista inferior da CT e localizagdo dos absorvedores dinﬁios
passivos FWD e AFT no helicoptero Seahawk.

Cada absorvedor ¢ constituido por uma massa oscilante
central, placas de sintonia removiveis, trés ldminas metalicas
flexiveis ¢ um conjunto de fixagdo composto por parafusos,
porcas ¢ arruelas. As placas de sintonia permitem alterar a
massa total oscilante e, consequentemente, modificar as
frequéncias naturais do ADVP. Esse mecanismo de ajuste ¢
fundamental porque o ADVP deve estar sintonizado com a
frequéncia de interesse. Por sua vez, a frequéncia de interesse
corresponde a N/rev, que estd diretamente ligada ao numero de
pas desta aeronave.

Neste rotor de quatro pas, as cargas periddicas associadas
a passagem das pas produzem uma componente na frequéncia
de quatro vezes a rotagdo do rotor, denominada 4/rev.

Para a aeronave considerada, essa componente de 4/rev
ocorre em 17,2 Hz em condi¢dao nominal de 100% de rotagao
do rotor principal. A frequéncia de rotagdo do rotor principal é
4,3 Hz, correspondendo a 258 rpm.

Em pesquisa prévia [15], a caracterizagdo experimental dos
absorvedores foi desenvolvida com foco na identificagdo do
primeiro modo de vibrag@o, na estimativa de amortecimento,
rigidez equivalente, massa modal e na validacdo do modelo
tridimensional a partir da resposta harménica medida em voo.
No presente trabalho, 0 mesmo sistema fisico ¢ reavaliado sob
uma perspectiva modal mais ampla, considerando ndo apenas
o primeiro modo, associado diretamente a fungdo principal de

absor¢do, mas também o segundo modo de vibrar. Essa
extensdo ¢ relevante porque modos superiores podem
apresentar participagdo direcional distinta, influenciar a
distribuicdo de deformagdes nas laminas flexiveis e afetar
futuras analises de tensdo e fadiga.

Neste estudo, sdo consideradas configuragdes entre 10 e 16
placas de sintonia para os absorvedores FWD e AFT. A
variagdo do numero de placas permite avaliar a sensibilidade
das frequéncias naturais e comparar o comportamento dos dois
dispositivos instalados. Como os absorvedores estdo sujeitos a
condigdes reais de montagem (interfaces, fixagdes,
flexibilidade local da fuselagem e varia¢des de fabricagdo das
laminas flexiveis), pequenas diferengas entre FWD e AFT sdo
esperadas e devem ser interpretadas como parte do
comportamento instalado do sistema.

B. Ensaios experimentais de decaimento livre por impulso

A andlise modal experimental foi realizada em solo,
diretamente nos absorvedores instalados na aeronave, sem
utilizagdo de bancada dedicada. Foram aplicados impulsos
manuais de curta dura¢do na dire¢do vertical sobre a massa
central dos ADVPs, buscando perturbar predominantemente
os modos associados a0 movimento dessa massa. A excitagdo
por impulso foi adotada por permitir a obtengdo da resposta
livre do conjunto sem necessidade de excitagdo continua.
Como a for¢a aplicada nao foi instrumentada, ndo foram
determinadas fungdes de resposta em frequéncia.

A resposta foi medida por acelerometros triaxiais CCLD
Briiel & Kjer Type 4535-B calibrados, com sensibilidade
nominal de 1,0 mV/(m/s?), e adquirida por dois médulos Briiel
& Kjaer PULSE Type 3560-C com taxa nominal de
amostragem de 4096 Hz e faixa efetiva de analise considerada
de at¢ 1600 Hz. Os eixos dos sensores foram alinhados ao
sistema de referéncia da aeronave: X longitudinal, Y lateral e
Z vertical. Para cada absorvedor e para cada configuragdo de
placas entre 10 e 16, foram realizados seis impulsos
independentes.

O ensaio experimental correspondeu a uma varredura
paramétrica da placa de sintonia. Nao foram alteradas as
geometrias das placas ou das laminas. Variou-se
exclusivamente o nimero de placas entre 10 e 16, totalizando
sete niveis de massa para cada absorvedor. Com seis impactos
independentes por condi¢@o, foram analisadas 84 respostas de
decaimento livre. Para cada condig¢do foram identificadas as
duas primeiras frequéncias naturais, os respectivos fatores de
amortecimento e a predominancia direcional dos modos.

Cada placa possui massa aproximada de 0,227 kg, de modo
que a variacdo de 10 a 16 placas corresponde a uma
perturbacdo controlada da massa oscilante, mantendo
inalterados os componentes responsaveis predominantemente
pela rigidez.

C. Modelo em elementos finitos

O modelo tridimensional do ADVP, representado na Fig.
2, e composto pela massa central (1), placas de sintonia (2) e
laminas flexiveis (3), foi construido a partir das dimensdes e
massas medidas no conjunto real. A massa real de referéncia



do absorvedor com 14 placas ¢ aproximadamente 30,789 kg,
sendo cada placa de sintonia responsavel por cerca de 0,227
kg. As laminas flexiveis, com composi¢do compativel com Ti-
6A1-4V segundo a analise por MEV-EDS, foram representadas
por material isotropico linear-elastico com E=105 GPa, v=0,34
e p=4377 kg/m®. A massa central e as placas de sintonia foram
modeladas em aco AISI 4340, com E=205 GPa, v=0,32 ¢
p=7850 kg/m>.

As interfaces entre os componentes foram consideradas
unidas. O conjunto foi discretizado por elementos solidos
tetraédricos quadraticos de dez nds, com malha baseada em
curvatura. Nas superficies cilindricas dos furos de fixagéo
presentes nas extremidades das 1dminas, foram restringidos os
deslocamentos radial e axial, mantendo-se livre o
deslocamento circunferencial, de modo a representar o apoio e
a fixacdo proporcionados pelos parafusos na estrutura da
aeronave. A analise modal foi formulada como um problema
linear ndo amortecido de autovalores, sem carregamentos
externos.

A convergéncia da malha foi verificada na configuragao de
14 placas utilizando cinco discretizagdes sucessivamente
refinadas. A diferenca da primeira frequéncia natural entre as
duas malhas mais refinadas foi de apenas 0,046%. Assim,
adotou-se a malha composta por 39.454 elementos e 66.289
noés, para as demais analises. Nas configuragoes entre 10 e 16
placas foram alteradas apenas a quantidade de placas de
sintonia, mantendo-se inalteradas a formulagdo dos elementos
e as condi¢des de contorno em cada configuragao.

Fig. 2. Representacdo tridimensional do absorvedor dindmico de vibragdo
passivo e dos seus principais componentes estruturais.

1. RESULTADOS E DISCUSSOES
A. Identificag¢do experimental dos primeiros modos de vibrar

Os ensaios de impacto realizados nas massas dos
absorvedores FWD e AFT permitiram identificar, de forma
consistente, os dois primeiros modos de vibrar para as
configuragdes entre 10 e 16 placas. As Fig. 3 e 4 apresentam,
respectivamente, a variacdo da primeira e da segunda
frequéncia natural em fun¢do do niimero de placas.

Salienta-se que, para cada condigdo de placas, os
parametros modais representados nos graficos seguintes
correspondem aos valores médios obtidos a partir das seis
respostas repetidas de decaimento livre. O desvio padrdo das
amostras relativo as repeti¢des foi avaliado, apresentando
valores da ordem de 10 Hz para as frequéncias naturais e de
10% para os fatores de amortecimento. Como as barras de
erro correspondentes eram menores que o tamanho dos

marcadores, foram omitidas dos graficos para maior clareza
visual.

A Fig. 3 apresenta a variagdo da primeira frequéncia
natural em fung¢do do nimero de placas de ajuste para os
absorvedores FWD e AFT. Em ambos os casos, observa-se
uma reducdo praticamente continua da frequéncia natural com
o aumento do numero de placas, evidenciando o efeito do
acréscimo de massa oscilante no sistema. Para o FWD, os
valores diminuem de 17,6097 Hz para 17,2313 Hz,
permanecendo ligeiramente acima da condigdo 4/rev (17,2
Hz). Para o AFT, a frequéncia reduz de 17,2948 Hz para
16,9286 Hz, cruzando a referéncia 4/rev. As frequéncias do
FWD permanecem superiores as do AFT ao longo de toda a
faixa analisada, indicando possiveis diferencas de rigidez
efetiva: montagem ou condi¢des de fixacdo entre os
absorvedores.
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Fig. 3. Comparagéo da 1* frequéncia natural entre FWD e AFT.

A Fig. 4 mostra o comportamento da segunda frequéncia
natural em fung¢do do nimero de placas de ajuste para os
absorvedores FWD e AFT. De forma geral, observa-se
também uma reducdo da frequéncia com o aumento do numero
de placas, embora ocorram pequenas variagdes locais ao longo
da faixa analisada. No caso do FWD, os valores variam de
38,7853 Hz a 38,4412 Hz, enquanto para o AFT a variagdo
ocorre entre 38,3403 Hz e 37,9079 Hz. Nota-se também que o
FWD apresenta frequéncias sistematicamente superiores as do
AFT para todas as configuragdes avaliadas, semelhante a
primeira frequéncia natural, mantendo-se, contudo, a mesma
tendéncia global de reducdo da frequéncia natural.
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Fig. 4. Comparagdo da 2° frequéncia natural entre FWD e AFT.

A Fig. 5 apresenta os fatores de amortecimento
identificados experimentalmente pelo método de decremento
logaritmico para os dois modos. Em todas as configuragdes, os
valores permaneceram inferiores a 1%, caracterizando um
sistema pouco amortecido, compativel com um conjunto
predominantemente metalico formado por massa, placas e
laminas flexiveis. Observa-se que as frequéncias naturais



apresentaram comportamento mais regular que os fatores de
amortecimento, o que ¢ esperado, pois a estimativa de
amortecimento é mais sensivel ao trecho de sinal selecionado,
ao ruido experimental e aos mecanismos dissipativos presentes
nas interfaces, fixagdes e conexoes.

De modo geral, os resultados experimentais confirmam
que o primeiro modo permanece associado a faixa de sintonia
proxima de 4/rev, enquanto o segundo modo fornece
informacao complementar sobre a dindmica tridimensional do
absorvedor. Essa identificacdo dos dois primeiros modos
estabelece a base para a comparagdo com o modelo em
elementos finitos e para a analise da predominancia direcional
apresentada nas subsegdes seguintes.
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Fig. 5. Comparagéo dos fatores de amortecimento do FWD e AFT para o
primeiro e segundo modo de vibrar.

B. Correlagdo numérico-experimental das frequéncias
naturais

As Fig. 6 e 7 apresentam a comparacao entre as frequéncias
naturais identificadas experimentalmente nos absorvedores
FWD e AFT e os resultados obtidos pelo modelo em elementos
finitos, para as configura¢des de 10 a 16 placas e para os dois
primeiros modos de vibrar.

Na Fig. 6, o modelo reproduz a tendéncia de redugdo da
primeira frequéncia natural com o aumento do niimero de
placas, permanecendo entre os resultados experimentais dos
absorvedores FWD e AFT ao longo de toda a faixa analisada.
Esse comportamento indica que hd uma representagdo
coerente da relagdo entre massa e rigidez efetiva associada ao
primeiro modo, diretamente relacionado a faixa de sintonia do
absorvedor proximo a excitagdo 4/rev.
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Fig. 6. Comparacdo das frequéncias naturais experimentais com o modelo
para o primeiro modo de vibrar.

A Fig. 7 apresenta a comparagao para o segundo modo. O
modelo também reproduz a redugao da frequéncia natural com
o aumento do numero de placas, entretanto, os valores

numéricos permanecem = sistematicamente abaixo dos
resultados experimentais.

Para quantificar a correlagdo, adotou-se como métrica o
erro relativo (&) entre as frequéncias naturais obtidas
experimentalmente e pelo MEF, definido por (1), em que fygr

€ fexp TEpresentam, respectivamente, as frequéncias naturais

numérica e experimental.
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Fig. 7. Comparagao das frequéncias naturais experimentais com o modelo
para o segundo modo de vibrar.

As faixas de erro relativo obtidas para cada modo e
absorvedor sdo apresentadas na Tabela 1. Os erros relativos
permaneceram entre 0,38% e 1,43% para o primeiro modo e
entre 1,55% e 3,10% para o segundo. A maior diferenga
ocorreu para o segundo modo do FWD, com erro maximo de
3,10%. Apesar da maior diferenca nesse modo, o MEF
preservou a tendéncia de reducdo da frequéncia natural com o
aumento do nimero de placas em todas as configuracdes
avaliadas.

TABELA 1. FAIXA DO ERRO RELATIVO ENTRE AS FREQUENCIAS
EXPERIMENTAIS E NUMERICAS

Modo Faixa de erro ADVP FWD  Faixa de erro ADVP AFT
1° 0,38 —0,56% 1,22 - 1,43%
2° 2,64 —3,10% 1,55 - 1,98%

A maior concordancia observada no primeiro modo ¢
particularmente relevante por se tratar do modo diretamente
associado a sintonia principal do absorvedor com a excitagdo
4/rev. No segundo modo, embora o modelo subestime
sistematicamente as frequéncias experimentais, essa diferenca
pode estar associada as simplificacdes adotadas na
representagdo das interfaces e da rigidez local das regides de
fixacdo, cuja influéncia tende a ser mais significativa neste
modo.

Dessa forma, no intervalo entre 10 e 16 placas, o modelo
apresentou erro maximo de 3,10% nas frequéncias naturais e
reproduziu a tendéncia experimental de ambos os modos. Essa
concordancia constitui a componente quantitativa da validaggo
numérico-experimental, sendo complementada na Subsegdo
III-C pela analise da predominancia direcional e da natureza
fisica das formas modais obtidas experimental e
numericamente.



C. Predomindncia direcional dos modos de vibrar

A Fig. 8 apresenta a amplitude espectral de aceleragdo pico
obtida pela FFT de um sinal de decaimento livre do absorvedor
AFT com 13 placas, considerando simultaneamente os eixos
longitudinal X, lateral Y e vertical Z. Observam-se dois picos
principais, proximos de 17 Hz e 38 Hz, compativeis com a
primeira e a segunda frequéncias naturais identificadas
experimentalmente para essa configuragao.

Na regido de aproximadamente 17 Hz, associada ao
primeiro modo, observa-se predominancia clara da resposta no
eixo Z, correspondente a direcdo vertical. Esse comportamento
indica que o primeiro modo de vibrar estd associado
principalmente a0 movimento vertical da massa central do
absorvedor. A resposta nos eixos X e Y também esta presente,
porém com amplitudes de ordem de grandeza relativamente
inferiores, na faixa proxima a 1072, sugerindo que o primeiro
modo no eixo vertical seja dominante.
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Fig. 8. Amplitude espectral de aceleragdo obtida pela FFT do sinal de
decaimento livre do AFT com 13 placas, considerando os eixos X, Y e Z.

Na regido proxima de 38 Hz, associada ao segundo modo,
observa-se uma contribuicdo significativa do eixo Y,
evidenciando participacdo lateral relevante. Esse pico também
aparece nos eixos X e Z, indicando que o segundo modo nao
corresponde a um movimento lateral puro, mas sim a um modo
com acoplamento Y-Z, com resposta predominante em Z ¢
participacdo lateral significativa em Y, uma vez que, no eixo
X, a amplitude estd proxima de 102, bem abaixo das
observadas nos eixos Y e Z.

Portanto, os resultados experimentais mostram que os dois
primeiros modos diferem ndo apenas em frequéncia natural,
mas também em predominéncia direcional: o primeiro modo ¢
predominantemente vertical, enquanto o segundo apresenta
um acoplamento Y-Z mais expressivo.

A interpretagdo dos resultados experimentais deve
considerar a posi¢do do acelerometro. Como o sensor foi
instalado proximo a um dos cantos da massa central, € ndo
exatamente no centro geométrico da massa oscilante, a
resposta medida incorpora ndo apenas componentes de
translagdo, mas também contribui¢des associadas a rotagdo e
ao movimento acoplado do conjunto. Esse aspecto ajuda a
explicar por que ambos os modos aparecem, em diferentes
intensidades, nos trés eixos analisados, além de possibilitar a
identificagdo dos modos de vibrar.

A Fig. 9 apresenta as orbitas de Lissajous como método de
analise do comportamento modal. Apenas as oOrbitas Y-Z
foram analisadas e obtidas pela representagdo paramétrica dos
sinais de aceleracao filtrados ([ay (t),a;(t)]). Foi considerado

0 mesmo sinal no tempo da Fig. 8 com o absorvedor AFT com
13 placas. Esse procedimento ¢ equivalente as figuras de
Lissajous utilizadas em ensaios de vibragdo para avaliar a
direcionalidade modal, o acoplamento entre componentes € a
relagdo de fase entre os eixos [16].

Na Fig. 9 (a), na banda de 15-20 Hz, associada ao primeiro
modo de vibrar, a 6rbita Y-Z apresenta trajetoria praticamente
vertical, indicando predominédncia da componente Z e baixa
participagdo lateral em Y. Por outro lado, na Fig. 9 (b), na
banda de 3540 Hz, associada ao segundo modo, observa-se
uma trajetéria inclinada e bem definida no plano Y-Z,
evidenciando acoplamento entre as componentes vertical e
lateral. Esse comportamento ¢ coerente com os modos obtidos
numericamente por elementos finitos que serdo apresentados a
seguir.
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Fig. 9. Orbitas de Lissajous no plano Y-Z para os sinais de aceleragdo
filtrados: (a) banda de 15-20 Hz, associada ao primeiro modo; (b) banda de
35-40 Hz, associada ao segundo modo.

Apds a identificacdo experimental da predominancia
direcional, as Fig. 10 e 11 apresentam as formas modais
obtidas por meio da andlise modal numérica do modelo
tridimensional com 13 placas. As cores exibidas nas figuras
representam o deslocamento normalizado (autovetor) dos
pontos da malha e tém como finalidade indicar a forma de
vibrar de cada modo.
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Fig. 10. Analise modal numérica apresentando o primeiro modo de vibrar.

A Fig. 10 apresenta o primeiro modo de vibrar. Observa-se
que a massa central e as placas de sintonia apresentam
deslocamento predominante na dire¢do vertical, enquanto as
laminas metalicas se deformam por flex@o, atuando como
elementos elasticos em paralelo. Os pontos de fixagdo das
laminas, localizados nas extremidades, permanecem



vinculados a estrutura, com liberdade rotacional no proprio
eixo dos furos, permitindo que a deformagdo do conjunto
ocorra principalmente pela flexao das laminas.

Esse resultado é coerente com a predominéncia do pico de
aproximadamente 17,1 Hz no eixo Z observada
experimentalmente na Fig. 8, refor¢ando que o primeiro modo
estd diretamente associado a fung¢do principal do absorvedor
dindmico na aeronave, isto €, a resposta préxima da frequéncia
de excitagdo 4/rev no sentido vertical.

A Fig. 11, por sua vez, apresenta o segundo modo de
vibrar. Diferentemente do primeiro, esse modo ndo ¢
caracterizado por uma translagdo vertical predominante da
massa central. Observa-se uma forma modal com maior
participagdo no eixo lateral Y e movimento acoplado da massa
em relagdo as laminas flexiveis. Embora sejam mantidas as
mesmas condi¢des de contorno utilizadas no primeiro modo, o
segundo modo apresenta deslocamento circunferencial pouco
expressivo nas regides de fixacdo, enquanto a massa central
desenvolve movimento predominantemente rotacional no
plano Y-Z.

Essa caracteristica ¢é consistente com a resposta
experimental da Fig. 8 observada na faixa de
aproximadamente 38 Hz, na qual o eixo lateral Y apresentou
contribuigao significativa. Contudo, também se verifica que ha
grande predominancia da contribui¢do no eixo vertical Z e em
menor intensidade no eixo X, demonstrando que ocorre
principalmente um acoplamento entre os dois eixos Y-Z nesta
frequéncia, o que justifica 0 movimento rotacional observado
no modelo, no qual a massa central rotaciona no plano Y-Z.
Assim, o modelo numérico ¢é consistente com a interpretagao
de que o segundo modo corresponde a uma dindmica superior
do conjunto, com carater lateral-rotacional.

Fig. 11. Analise modal numérica apresentando o segundo modo de vibrar.

A comparacdo entre a FFT experimental, as oOrbitas de
Lissajous ¢ as formas modais obtidas pelo MEF mostrou
coeréncia fisica entre as respostas experimental e numérica: o
primeiro modo ¢ predominantemente vertical, enquanto o
segundo apresenta carater lateral-rotacional no plano Y-Z.
Considerando essa coeréncia, a concordancia quantitativa das
frequéncias naturais e a preservagdo da tendéncia de variagao
com a massa de sintonia, o modelo foi considerado validado
para a caracterizagao dos dois primeiros modos no intervalo de
10 a 16 placas analisado.

IV. CONCLUSOES

Este trabalho apresentou uma analise modal numérico-
experimental dos dois primeiros modos de vibragdo dos
absorvedores dindmicos passivos instalados no helicoptero S-
70B Seahawk. Os resultados mostraram que o primeiro modo
permanece proximo da excitagdo 4/rev, em torno de 17,2 Hz,
enquanto o segundo modo ocorre proximo de 38 Hz e
apresenta caracteristica lateral-rotacional acoplada. Em ambos
os absorvedores, o aumento do numero de placas reduziu as
frequéncias naturais, confirmando a influéncia da massa
adicionada sobre a dindmica do conjunto.

A correlagdo numérico-experimental apresentou erro
maximo de 3,10% nas frequéncias naturais e coeréncia fisica
entre a predominéncia direcional experimental e as formas
modais numéricas. Considerando também a preservacdo da
tendéncia de variagdo com a placa de sintonia, o0 modelo foi
considerado validado para a caracterizag@o dos dois primeiros
modos nas configuragdes de 10 a 16 placas analisadas. Essa
validagdo modal fornece uma base para futuras analises de
tensoes e fadiga.

A identificacdo da predomindncia vertical do primeiro
modo e do carater lateral-rotacional do segundo amplia a
capacidade de diagnéstico dos absorvedores, evidenciando
que sua caracterizacdo ndo deve se limitar & frequéncia de
sintonia principal. A metodologia proposta fornece, assim,
uma base para estudos posteriores de integridade estrutural,
manutencdo preventiva e vida residual das laminas flexiveis,
com aplicagdo potencial no acompanhamento da condi¢éo dos
absorvedores e na seguranga operacional da aeronave.
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