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Abstrak
Peredam getaran dinamik (Dynamic Vibration Absorber, DVA) merupakan perangkat kontrol
getaran yang biasanya terdiri atas sebuah massa, pegas, dan dashpot. DVA berfungsi sebagai
penyerap energi getaran struktur utama (struktur yang diredam). Para peneliti telah melakukan
kajian dalam perancangan dan penerapan sistem DVA satu derajat kebebasan, nhamun penggunaan
struktur kontinu (derajat kebebasan banyak) sebagai DVA belumlah lazim (Dahlberg, 1988).
Dalam studi ini dikaji sistem DVA tipe dual-beam yang terdiri atas dua batang kantilever yang
disatukan sebuah pegas-dashpot, DVA tipe dual-beam ini disambungkan menggunakan tumpuan
jepit (clamped) ke struktur utama. Kajian ini bertujuan untuk melihat efektivitas DVA tipe
dual-beam serta parameternya, seperti; rasio massa, frekuensi, kekakuan pegas, koefisien redaman,
serta lokasi penempatan pegas-dashpot pada batang kantilever, rasio dari dua massa kantilever juga
divariasikan. Sistem DVA tipe dual-beam yang dijepitkan pada struktur utama dimodelkan secara
matematik, dan fungsi disipasi (dissipation function) diturunkan menggunakan metode energi serta
persamaan gerak disusun dalam bentuk matriks, sehingga diperoleh persamaan respon untuk
menghitung amplitudo struktur utama.
Untuk model yang dikaji terlihat peningkatan efektivitas DVA tipe dual-beam dapat dicapai melalui
variasi beberapa parameter seperti dengan menempatkan pegas-dashpot di tengah sampai ke ujung
batang kantilever, memilih koefisien redaman tidak lebih rendah dari 0,1 N.s/m dan koefisien pegas
tidak lebih besar dari 10 N/m, memilih rasio frekuensi batang dekat dengan 1 (satu) serta memilih
rasio batang kantilever yang sesuai.

Kata Kunci : Dynamic vibration absorber, derajat kebebasan banyak, kantilever, struktur kontinu
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Pendahuluan

Getaran struktur dan mesin sulit untuk dihindari, hal ini terjadi karena setiap benda yang
memiliki massa dan kekakuan akan mampu bergetar (Thomson, 1993). Usaha untuk meminimalisir
getaran serta akibat negatif yang ditimbulkannya menjadi perhatian besar para peneliti. Salah satu
teknik peredam getaran yaitu dengan menambahkan peredam getaran sehingga struktur utama dapat
diredam sekecil mungkin, sedangkan sistem getaran yang ditambahkan (seperti sistem pegas massa)
pada struktur utama dibiarkan bergetar. Sistem ini dikenal dengan sistem peredam dinamik
(dynamic vibration absorber, DVA) (Dimaragonas, 1992). Biasanya, penemuan DVA dikaitkan
dengan nama Frahm, di mana pada tahun 1909 pertama kali mengusulkan paten rancangan DVA
(Korenev, 1993).

Secara umum DVA terdiri atas sebuah massa penambah yang disambungkan pegas-dashpot
pada struktur utama. Selain sistem pegas-massa, sistem batang kantilever juga dapat digunakan
sebagai DVA. Batang kantilever dapat didekati sebagai benda kaku dengan massa terpusat (satu
derajat kebebasan). Analisis batang kantilever sebagai sistem diskrit (derajat kebebasan banyak,
multi-degree of freedom) juga telah dikaji peneliti, namun penggunaan struktur kontinu dengan
derajat kebebasan banyak sebagai DVA belumlah lazim (Dahlberg, 1988).

Dalam penelitian ini, dilakukan kajian efektifitas DVA tipe dual-beam sebagai peredam model
stuktur utama satu derajat kebebasan. Paramater penyerapan getaran meliputi; rasio massa, rasio
frekuensi, kekakuan pegas, koefisien redaman, dan lokasi pegas-dashpot pada kantilever. Rasio
massa antara batang kantilever juga divariasikan.

Pemodelan matematik
Struktur utama (primary system) dimodelkan sebagai sistem pegas massa tak teredam satu derajat

kebebasan. DVA tipe dual-beam terdiri atas dua batang kantilever dengan sebuah pegas-dashpot
yang ditempelkan pada struktur utama, seperti terlihat pada Gambar 1 berikut.

W, (.1) W, (1.1)
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Gambar 1. Sistem DVA tipe dual-beam

Persamaan gerak diturunkan menggunakan metode energi, di mana energi kinetik sistem dinyatakan
dalam bentuk,

Lo (Ve (m(y) Yy 1 o (y) | X
N CRECTR T O

Energi potensial dinyatakan sebagai berikut,

1, 5, 1. (Pw), 1. (0%
V:Eklx2+5'|'O El'l[?zl)] dy+§ . EZIZ(ay de+ k (w,(y)- Wb(y)) . (2)

y=y"
Fungsi disipasi Rayleigh akibat peredam viskos dinyatakan dalam bentuk,
1 /. B 2
D = c(W,(y) -, () - (3)
2 y=y"
Gaya eksitasi harmonik dinyatakan sebagai,
Q, =Fe“ o (4)
Simpangan didekati dengan metode ekspansi modal, sehingga dapat dinyatakan sebagai berikut,
W, (y,1) = D77, (W, (y) .. (5)
p=1
r=1

Di mana 7, dan Py merupakan koordinat umum; p=21,2,---,m dan r=212,---,n

Substitusi Pers. (5) dan (6) ke dalam Pers. (1), (2) dan (3) diperoleh
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+%k(inp(t)wp(y)—i¢r (t)Wr(y)J

y=y

D =%c[i_ﬁp(t)wp(w—i@(t)v%(y)j )

y=y"

Dengan menerapkan persamaan Langrange diperoleh

i ﬂ _ijLQ:Qi i=123--- N ... (10)
dt\og, ) oq, oq,
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Persamaan gerak pertama dapat ditulis sebagai berikut
L1 L2 s Ll n . |-2 s .o 7 i
(Mt [ Ay + [} puAdy e [ A D7, OW, () + [, 92, Y65, OW, ()l +ex = Fe™
p=1 r=1

.. (112)
Penyederhanaan dalam bentuk matriks dapat dinyatakan sebagai,

(ml + M, + M, )lxl (X)lxl + {mZp}lxm {np }mxl + {m?’f }1xn {q)f }nxl + {k1}1x1 {X}lxl - { F}lxl eiwt (12)

Dengan cara yang sama seperti di atas, diperoleh persamaan gerak ke-2 dan ke-3, sehingga bentuk
matriks global persamaan gerak dapat dinyatakan sebagai berikut

(M, +m ) My Mk |[(R),] [0 0 0 [[ (¥,
{mZD}T I:mqu:Imxm 0 {ﬁp}mxl 10 I:Cqu]mxm _[C2rq]mxn {ﬁp}mxl
i {msr}T 9 [erq]nxn_ 9o 0 _[C3pq:|nxm [CSrq]nxn 19
k, 0 0 Wy | (F
+ 0 [Kop+kop | [k ] |3{me} p=10(€™ .. (13)
0 ko] [Kogtkog | |00 °

Dengan menggunakan modus pertama, koordinat umum 7, dan ¢, dapat dituliskan sebagai 7,

dan ¢, . Sehingga solusi respon gaya secara langsung dinyatakan sebagai,

. -1
{X}=([K]-0’[M]+io[C]) {f} .. (14)
Dengan menggunakan aturan Cramer maka amplitudo struktur utama dapat diselesaikan.
Xy = F ... (15)
K,

Dalam bentuk non-dimensi, amplitudo dari respon steady state struktur utama adalah

X

id =|x|xﬁ ... (16)
Xy F
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Hasil Simulasi Numerik dan Diskusi

Amplitudo respon steady state struktur utama

Banjarmasin, 7 — 8 Oktober 2015

Dari data simulasi yang digunakan diperoleh frekuensi struktur utama o, =8.84Hz dan frekuensi

batang 1 dan 2 masing-masing sebesar @, =9.12Hz dan & =18.24Hz seperti dinyatakan dalam

Gambar 2. berikut,
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Gambar 2. Amplitudo Struktur Utama (total rasio massa = 30%)

Pengaruh lokasi pegas-dashpot
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Gambar 3. Amplitudo Struktur Utama terhadap lokasi pegas-dashpot

Terlihat bahwa untuk y+=0 amplitudo maksimum struktur utama lebih tinggi dan di beberapa
persen di bawah atau di atas frekuensi resonansi struktur utama, level getaran dapat direduksi lebih
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efektif dengan menempatkan pegas-dashpot pada y+=L.

Pengaruh koefisien redaman dashpot
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Gambar 4. Amplitudo Struktur Utama terhadap koefisien redaman dashpot

Dari Gambar 4. terlihat bahwa frekuensi sistem DVA tipe dual-beam tidak dipengaruhi oleh
koefisien redaman. Juga terlihat ada 3 titik tetap yang independent terhadap koefisien redaman.

Pengaruh koefisien kekakuan pegas
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Gambar 5. Amplitudo Struktur Utama terhadap koefisien kekakuan pegas

Seperti terlihat di Gambar 5 di atas, pada persentase tertentu di atas dan di bawah frekuensi
resonansi struktur utama , level getaran dapat ditekan lebih efektif dengan cara memilih koefisien
kekakuan pegas yang lebih rendah.
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Pengaruh rasio massa dan frekuensi
Untuk total rasio massa = 15% - 35%
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Gambar 6. Amplitudo Struktur Utama terhadap rasio massa dan frekuensi

Untuk total rasio massa = 20% - 45%

n=m=1,p3=0.15

50 . s
----- without DVA (o, = 55.45 rad/s)
40 H
; ---------- 1, =0.05,v,= 052, 7, = 1.55
(]
30 i 1,=01,7,=103,7,= 155 ||
i
20 .E ------- p,=0.15, v, = 155, y; = 1.55 ||
\ N - - I
100 ,,'.,\ 5y ny=02,7,=207, ;=155 ||
IHIN N _ _ _
— ﬂﬂ_’_/ b, = 0.25, Yy = 2.58, Y3 = 1.55
E"’ 0 [———— L
a JANg
N S
10+ LAY 7 <
vy .t
!| \“l
20 i 4 i
i H
i
=30~ i -
i
-40 - i i
y*=3/4L, ::danuer = 0.?1 (N.s/m), krsp””g =10 (l:l/m) r
50
0 0.5 1 15 2 2.5 3
A= u)/w1

Gambar 7. Amplitudo Struktur Utama (total rasio massa 20% - 45%)

Dari Gambar 6. dan 7. terlihat kondisi batang 1 dan batang 2 sama dan amplitudo maksimum
struktur utama lebih tinggi. Level getaran dapat kurangi secara lebih efektif dengan memilih rasio
massa dan frekuensi lebih dekat satu sama lainnya.

Kesimpulan dan Saran

Dari studi parameter yang dilakukan dapat diambil beberapa kesimpulan, antara lain:

meredam getaran struktur.
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Untuk menekan amplitudo maksimum struktur utama secara efektif dapat dilakukan dengan
menempatkan pegas-dashpot di tengah sampai ke ujung batang kantilever, memilih koefisien
redaman tidak lebih rendah dari 0,1 N.s/m dan koefisien pegas tidak lebih besar dari 10 N/m,
memilih rasio frekuensi batang dekat dengan 1 (satu) serta memilih rasio batang kantilever yang
sesuai.

Saran untuk kelanjutan penelitian ini adalah:

Energi getaran yang diserap DVA tipe dual-beam dapat dijadikan sebagai sumber energi listrik
daya rendah, yakni dengan menambahkan material piezoelectric, PZT yang dapat mengubah
energi getaran menjadi energi listrik. Material PZT ini ditempatkan pada kedua batang
kantilever.
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