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RESUMEN

Este trabajo se preocupa con la solución del problema de optimización H∞ para estructuras mecánicas amortiguadas de un 
grado de libertad (SDOF) acopladas al Absorbedor Dinámico de Vibraciones (DVA) clásico, bajo el efecto de movimientos 
armónicos del suelo. Con el objetivo de obtener primeramente fórmulas simples de diseño, se toma en cuenta la función 
de respuesta en frecuencia (FRF) de la estructura primaria no amortiguada como la función objetivo a ser minimizada en 
las frecuencias invariantes de control cuadradas. Para abordar esto, se aplica la técnica de los puntos fijos (FPT) basada en 
el enfoque de Krenk, y luego se producen soluciones cuasi-óptimas. Inspirado en la metodología de Nishihara, se calculó 
la medida de rendimiento de control H∞ resolviendo numéricamente un conjunto de ecuaciones no lineales, y tomando 
en cuenta las soluciones de forma cerrada producidas por la FPT como puntos de inicio para las iteraciones. Se observó 
que los puntos de resonancia de la estructura primaria amortiguada disminuyen cuando aumenta el amortiguamiento 
estructural. Independientemente del amortiguamiento estructural agregado al sistema mecánico, la metodología de op-
timización utilizada proporciona un buen compromiso para reducir con precisión los puntos de resonancia de la FRF.

PALABRAS CLAVE: técnica de los puntos fijos; puntos fijos; criterio H∞; DVA; excitación de aceleración armónica en la 
base.

ABSTRACT

This work is concerned with the H∞ optimization problem’s solution for single-degree-of-freedom (SDOF) damped me-
chanical structures coupled to the classic Dynamic Vibration Absorber (DVA) under the effect of harmonic ground mo-
tions, which provides an analytical and numerical design framework. In order to firstly obtain simple design formulas, the 
undamped primary structure’s frequency response function (FRF) is taken into consideration as the objective function 
to be minimized at its square control invariant frequencies. To address this, the fixed-points technique (FPT) based on 
Krenk’s approach is applied, and then short quasi-optimal solutions are yielded. Inspired by the Nishihara’ methodology, 
the H∞ control performance measure was computed by numerically solving a set of non-linear equations and taking into 
account the closed-form solutions rendered by the FPT as starting points for iterations. It was observed that the damped 
primary structure’s resonant points decreases when the structural damping increases. No matter the structural damping 
added to mechanical system, the used optimization methodology provides a good compromise to accurately reducing the 
FRF’s resonant points.

KEYWORDS: fixed-points technique; fixed-points; H∞ criteria; DVA; base acceleration harmonic excitation.
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I. INTRODUCCIÓN

Existen diferentes fuentes de excitación que causan una 
actividad vibratoria en máquinas y estructuras, la cual, 
en condiciones de bajo o nulo amortiguamiento, puede 
alcanzar niveles críticos que pueden comprometer la in-
tegridad estructural de los sistemas mecánicos. Por esta 
razón, se han implementado diferentes dispositivos y/o 
estrategias para controlar la vibración de los sistemas 
mecánicos y llevarlos a un estado de operación seguro. 
Dentro de los dispositivos implementados se encuentra 
el absorbedor dinámico de vibración (DVA, por sus si-
glas en inglés).

El DVA, es un dispositivo mecánico que tiene la ca-
pacidad de generar un equilibrio dinámico de fuerzas 
cuando se acopla a una máquina o estructura mecáni-
ca (llamada estructura primaria), lo que produce una 
disminución en su amplitud de vibración. Es por esta 
razón que el DVA se ha utilizado para el control de vi-
braciones en edificios, puentes, tuberías y cables [1], en-
tre otras aplicaciones.

El primer DVA sin amortiguamiento estaba constitui-
do por una masa y un resorte [2]. Este dispositivo tiene 
la capacidad de eliminar completamente la vibración 
de la estructura primaria cuando esta opera a su fre-
cuencia natural. Sin embargo, el rango de frecuencias 
de excitación que puede filtrar es muy reducido [3]. 
Posteriormente, a este DVA se le añadió un amortigua-
dor. Para el diseño óptimo de este nuevo dispositivo, se 
desarrollaron soluciones analíticas utilizando la teoría 
de los puntos fijos (FPT, por sus siglas en inglés) [4]. La 
adición del amortiguamiento al DVA provocó un incre-
mento del ancho de banda de frecuencias de operación 
que puede filtrar el dispositivo.

Después, fue desarrollada una teoría de ajuste de fre-
cuencias con la finalidad de calcular el factor de amorti-
guamiento óptimo que aplana la función de respuesta en 
frecuencia (FRF, por sus siglas en inglés) de la estructu-
ra primaria, en el rango de frecuencias en las que puede 
operar el DVA [5]. Por otra parte, se planteó soluciones 
analíticas para el diseño óptimo del DVA al minimizar 
los índices de rendimiento H∞ y H2, considerando a la 
estructura primaria como amortiguada y no amorti-
guada [6], [7], [8]. Adicionalmente, se propuso la solución 
analítica del diseño óptimo del DVA al considerar como 
fuente de excitación una masa desbalanceada [9].

En este trabajo, se estudió la mitigación de forma pa-
siva de las vibraciones de una estructura mecánica, ge-
neradas por una excitación de aceleración armónica en 
la base, mediante la puesta en funcionamiento de un 
DVA.

Como resultado de la implementación de la FPT y la 
teoría de Krenk, fue posible desarrollar ecuaciones de 
forma cerrada simplificadas para el cálculo de los pa-
rámetros de diseño del DVA optimizados. También, 
mediante la utilización del método de Nishihara y en 
conjunto con el teorema de Vieta, se logró la optimiza-
ción del índice de rendimiento H∞, a partir del cual se 
extrajeron los parámetros de diseño óptimos del DVA 
de forma numérica, considerando a la estructura pri-
maria como amortiguada y no amortiguada.

II. METODOLOGÍA

El desarrollo de esta investigación comenzó con la revi-
sión del estado del arte sobre los absorbedores dinámi-
cos de vibración. Posteriormente, se definió el problema 
de estudio, el cual consiste en el control pasivo de la vi-
bración de una estructura con y sin amortiguamiento 
de un grado de libertad mediante la implementación 
de un DVA, al considerar como fuente de excitación un 
movimiento de aceleración armónica en la base de la 
estructura. Después, se obtuvo la FRF de la estructura 
mecánica con el absorbedor y se calcularon los pará-
metros optimizados para el diseño del DVA, mediante 
la aplicación de la FPT y la norma H∞. Por último, se 
presentan y discuten los resultados obtenidos y las con-
clusiones de la investigación. 

A continuación, se proporciona la metodología uti-
lizada para la obtención del modelo matemático y la 
función de respuesta en frecuencia de la estructura me-
cánica con el DVA bajo excitación de aceleración armó-
nica en la base. 

MODELADO MATEMÁTICO

El sistema que se analiza en esta investigación se mues-
tra en la Figura 1, el cual está compuesto por una estruc-
tura primaria de un grado de libertad y una estructura 
secundaria correspondiente al absorbedor dinámico 
de vibración. El DVA se compone por una masa y una 
combinación en paralelo de resorte y amortiguador vis-
coso, que se conectan entre las masas de las estructuras: 
primaria y secundaria. Además, se considera que la es-
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tructura primaria se excita mediante aceleración armó-
nica en su base.

m

M

k c
x1

x

K C

Xg(t)
Figura 1. Sistema con DVA bajo excitación de aceleración armó-
nica en la base.

Mediante la implementación del formulismo Euler-
Lagrange para sistemas no conservativos es fácil obtener 
el modelo matemático del sistema que se muestra en la 
Figura 1, el cual se puede expresar como sigue:

M    0
0     m

x
x1

C+c
–c

–c
c

x
x1

+

x
x1

–Mag
–mag

=K+k
–k

–k
k+

(1)

donde los parámetros de la estructura primaria M, C y 
K representan su masa, su amortiguamiento y su rigi-
dez, respectivamente; m, c y k constituyen la masa, el 
amortiguamiento y la rigidez del sistema secundario, 
que es el absorbedor de vibraciones, y Ẍg(t) es la excita-
ción de aceleración en la base, la cual se define a partir 
de Ẍg(t) = agejωt. Por otro lado, ag representa la amplitud 
de la excitación de aceleración armónica en la base, y ω 
es la frecuencia de la excitación en el sistema.

Después de la transformación de Fourier, la FRF adi-
mensional del sistema dinámico especificado a partir de 
la Ecuación (1) y considerando C ≌ 0, se define como 
sigue:

A(μ, q, Ω) + B(q, ζ2, Ω)
C(μ, q, Ω) + D(μ, q, ζ2, Ω)

Xω2

ag
|H(μ, q, ζ2, Ω)| = =

1
2 (2)

con
      A = [(μ + 1)q2 – Ω2]2

      B = [2qζ2Ω(μ + 1)]2

      C = {[1 + (μ + 1)q2]Ω2 – q2 – Ω4}2

      D = [2qζ2Ω((μ + 1)Ω2 – 1)]2

donde μ, q, ζ2 y Ω son parámetros adimensionales y re-
presentan, respectivamente, la relación de masas, la rela-
ción de frecuencias naturales no amortiguadas, el factor 
de amortiguamiento y la relación de frecuencia forzada. 
Adicionalmente, los parámetros anteriores se definen a 
partir de ζ1 =          ,m

Mμ =     , ω2
ω1

q =     , C
2Mω1

ζ2 =          ,c
2mω2

ω
ω1

Ω =     ,
 

ω1 =           yK
M ω2 =         . k

m

Además, estos parámetros adimensionales se pueden 
desarrollar y/o corroborar a partir de un análisis di-
mensional mediante el teorema Π de Buckingham [10] 
y, también, el diseño óptimo del DVA con excitación en 
la base quedará especificado a partir de los valores de 
estos parámetros.

A continuación, se implementó la FPT teniendo en 
mente el desarrollo de expresiones analíticas simpli-
ficadas para el cálculo de los parámetros óptimos del 
sistema de la Figura 1, dado el caso de excitación de ace-
leración en la base de tipo armónica. 

APLICACIÓN DE LA FPT

Esta técnica consiste en la sintonización de los paráme-
tros físicos del sistema mediante un proceso de calibra-
ción de frecuencias que da origen a los denominados 
puntos fijos o puntos invariantes. Además, estos puntos 
fijos son independientes del amortiguamiento del siste-
ma. A partir de esta observación, se produce la siguien-
te condición de optimalidad:

lim|H(μ, q, ζ2, Ω)| = lim|H(μ, q, ζ2, Ω)|
ζ2→0            ζ2→∞ (3)

Si además de las condiciones de optimalidad da-
das por la Ecuación (3) se considera la expresión 
(lim|H(μ, q, ζ2, Ω)|

ζ2→∞ )2, la aplicación de la técnica de los 
puntos fijos conduce a un sistema ecuaciones bicuadrá-
ticas para el caso de excitación estudiado, cuyas solucio-
nes son dos raíces reales que representan las frecuencias 
invariantes del dispositivo DVA, y se pueden escribir de 
la siguiente manera:

Ω2 + a(μ, q)Ω + b(μ, q) = 0
Ω2 + ã(μ, q, |H|)Ω + b(μ, q, |H|) = 0 (4)

https://doi.org/10.20983/culcyt.2023.3.2.2
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con

b(μ, q) = q2

ã(μ, q, |H|) = – 2
 (μ + 1)

b(μ, q, |H|) = |H|2 – (μ + 1)2

 |H|2 (μ + 1)2

a(μ, q) = – 2(μ + 1)2q2 + μ + 2
(μ + 2)

Por lo tanto, la aplicación de la técnica de los puntos 
fijos es equivalente a resolver de forma analítica un 
conjunto de ecuaciones no lineales. Estas ecuaciones se 
pueden obtener a partir de la aplicación del teorema de 
Vieta al sistema de Ecuaciones (4), para el tipo de ex-
citación considerada. Por lo tanto, para los polinomios 
mónicos representados en el sistema de Ecuaciones (4), 
la suma y producto de sus raíces reales, pueden especi-
ficarse como sigue:

Ω ζ→0ΣΣ
2

i=1
ΣΣ

2

i=1

2
i = Ω ζ→∞

2
i (5)

Ω ζ→0

2

i=1

2
i = Ω ζ→∞

2
iΠΠ

2

i=1
ΠΠ (6)

Al seguir un procedimiento similar al presentado en [11] 
para la solución del conjunto de ecuaciones simultaneas 
no lineales Ecuaciones (5) y (6), se obtuvieron los pa-
rámetros óptimos de diseño del DVA para el caso de 
excitación de aceleración en la base de tipo armónica. 
Los parámetros de diseño óptimos son:

qópt(μ) = 2(2 – μ)
(μ + 1)

1
2 (7)

|H(μ)| = 2 (μ + 1)
μ (8)

La Ecuación (7) representa el parámetro óptimo de 
ajuste de frecuencias. Un absorbedor de vibración que 
cumpla con esta relación puede ser llamado correcta-
mente absorbedor de vibración sintonizado. Por otra 
parte, la Ecuación (8) representa la magnitud calibrada 
de la estructura primaria correspondientes a los puntos 
fijos para la excitación de aceleración armónica en la 
base.

La Figura 2 contiene la gráfica de la FRF de la estructura 
principal correspondiente al sistema de la Figura 1. Esta 

gráfica se realizó al considerar distintos valores del fac-
tor de amortiguamiento. En la figura se especifican dos 
puntos identificados como P1 y P2, los cuales se conocen 
como puntos fijos o puntos invariantes, cuya indepen-
dencia del amortiguamiento es su principal característi-
ca. Por otro lado, para cada punto invariante existe una 
frecuencia invariante correspondiente.

P1 P2

0.6

|H
(μ

, q
, ζ

2, 
Ω

)|
Ω

0.4

10

8

6

4

2

0 0.8 1 1.2 1.4 1.6

ζ2= 0
ζ2= 0.1
ζ2= 0.2
ζ2= 0.3
ζ2= 0.4
ζ2= 0.5
ζ2= infinito

Figura 2. Gráfica de la función de respuesta en frecuencia de la 
estructura mecánica al considerar diversos valores del factor de 
amortiguamiento ζ2. Las gráficas se realizaron al considerar los pa-
rámetros μ = 0.1 y qópt = 0.8861.

Del análisis de la Figura 2 se puede concluir que, debe 
haber un valor del factor de amortiguamiento ζ2 que 
aplane las FRF de la estructura primaria, en todo el ran-
go de frecuencias entre los puntos fijos. De hecho, este 
factor de amortiguamiento es ζ2ópt y se puede calcular 
utilizando la teoría de ajuste de frecuencias de Krenk 
[5]. Por lo tanto, el factor de amortiguamiento óptimo 
para el caso de excitación de aceleración en la base, se 
expresa como sigue:

ζ2ópt(μ) = 1
4

2μ(μ – 8)
 (μ + 1)(μ – 2) (9)

La aplicación de la técnica de los puntos fijos produ-
ce como resultado una serie de ecuaciones simples de 
forma cerrada. Estas ecuaciones servirán para el diseño 
óptimo del DVA, para el control de la vibración gene-
rada por excitación de aceleración armónica en la base. 
Adicionalmente, en la siguiente subsección se calcu-
la el índice de rendimiento H∞ para el diseño óptimo 
del DVA, considerando a la estructura primaria como 
amortiguada y no amortiguada.

ÍNDICE DE RENDIMIENTO H∞

El índice de rendimiento H∞, se enfoca en minimizar las 
amplitudes máximas de la vibración que se generan en 

2
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la estructura primaria, en las frecuencias de resonan-
cia. Es común encontrar en la literatura que al índice 
de rendimiento H∞ se le identifique como la norma 
||H(Ω)||∞ [12]. La minimización de esta norma produce 
la formulación de un problema de optimización no li-
neal en varias variables con restricciones de igualdad, 
tal como se expresa a continuación:

mín(máx(|H(Ω)|)) = máx(|H(Pópt, μ, Ω)|)
sujeto a
      ∂|H(Ω)|2

                  ∂Ω2        
 = 0

      Pópt (q, ζ1, ζ2) ≥ 0

Pópt

(10)

donde Pópt (q, ζ1, ζ2) es una función que contiene los 
parámetros de diseño del DVA que deben optimizar-
se. Con el objetivo de alcanzar una alta precisión en la 
solución del problema de optimización de la Ecuación 
(10), se implementó el método de Nishihara [13], que 
consiste en minimizar la FRF |H(Ω)| de la estructura 
principal mediante la función h = 1/   1 – r2. Por tanto, 
minimizar la variable r ocasiona la minimización de la 
norma ||H(Ω)||∞. Por consiguiente, después de sustituir 
la magnitud |H(Ω)| por h = 1/   1 – r2 en la Ecuación (2), 
se generó una expresión matemática que asegura que las 
máximas amplitudes de vibración en las frecuencias de 
resonancia para el caso de excitación de aceleración ar-
mónica en la base sean iguales. Tal expresión se define 
como sigue:

Ω4 + c1Ω3 + c2Ω2 + c3Ω + c4 = 0 (11)

con
      c1 = 2q2(μ + 1)[2(μ + 1)ζ 2

2 – 1] + 4ζ 1(2μqζ 2 + ζ 1) – 2
      c2 = q2{[q2(μ + 1)2 + 2(μ + 2)] – 8(μ + 1 – 2ζ 1

2)ζ 2
2

  – 8ζ 1
2} + r2

      c3 = 2q2{2[1 – (μ + 1)2(1 – r2)]ζ 2
2  + (μ + 1)(1 – r2 – q2) 

  + 2q2ζ 1
2 –1}

      c4 = q4[1 – (μ + 1)2(1 – r2)]

Posteriormente, al utilizar el teorema de Vieta, la suma 
y el producto de las raíces reales de la Ecuación (11) 
genera un conjunto no lineal de ecuaciones simultáneas 
en función de los coeficientes ci(μ, q, ζ1, ζ2, r) para i = 
1,…,4. Este conjunto de ecuaciones está en términos de 
los parámetros de diseño del DVA y de la variable r. Por 
tanto, para conseguir una solución óptima a la norma 
||H(Ω)||∞, es necesario agregar una ecuación de restric-

ción. Tal ecuación se produce al usar la matriz jacobia-
na de la variación r con respecto a las variables de dise-
ño del absorbedor J(q, ζ2) = ∂ƒi(q, ζ2)

∂(q, ζ2)
. En consecuencia, el 

criterio de optimalidad se satisface para el determinante 
de 2 × 2 de la matriz jacobiana igualado a cero. De esta 
manera, la optimización del índice de rendimiento H∞, 
utilizando el método de Nishihara, se obtiene mediante 
la solución del sistema no lineal representado por el sis-
tema de Ecuaciones (12):

ƒ1(μ, q,  ζ1, ζ2, r) = c1   c4 – c3

ƒ2(μ, q,  ζ1, ζ2, r) =     c1
2 + 2   c4 – c2

1
4

∂ƒ1

∂q
ƒ3(μ, q,  ζ1, ζ2, r) = =∂(ƒ1, ƒ2)

∂(q, ζ2)

∂ƒ1

∂ζ2

∂ƒ2

∂q
∂ƒ2

∂ζ2

(μ)∈    +

(12)

Este conjunto de ecuaciones no lineales se puede resolver 
fácilmente de forma numérica haciendo uso del método 
de Newton-Raphson y tomando como datos de entrada 
las magnitudes de los valores de los parámetros óptimos 
que se obtuvieron a partir de la FPT. En la siguiente sec-
ción se presentan los resultados que se obtuvieron de la 
implementación de las dos técnicas de optimización: la 
FPT y el índice de rendimiento H∞, para la determina-
ción de los parámetros de diseño óptimo del DVA.

III. RESULTADOS Y DISCUSIÓN

Derivado de la aplicación de la FPT, se obtuvieron ecua-
ciones simplificadas de forma cerrada para el diseño óp-
timo del DVA para el control de vibración derivada de 
la excitación de aceleración armónica en la base. Estas 
ecuaciones favorecen el diseño del dispositivo DVA de-
bido a su simpleza, ya que únicamente están en función 
del parámetro de la relación de masas μ.

Por otro lado, la Figura 3 contiene las gráficas de la fun-
ción de respuesta en frecuencia óptima de la estructura 
primaria que se muestra en la Figura 1, considerando 
diferentes valores del parámetro de la relación de masas 
μ y considerando los parámetros óptimos qópt y ζ2ópt.

De la Figura 3 se puede apreciar que la magnitud op-
timizada de la FRF decrece con el incremento del va-
lor de la relación de masas μ. También, es evidente 
cómo se aplanan las FRF en el rango de frecuencias de 
operación del DVA entre las frecuencias invariantes. 
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Adicionalmente, el incremento de la relación de masas 
μ tiene el efecto de incremento del ancho de banda de 
supresión de vibración del dispositivo.
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Figura 3. Gráficas de las FRF óptimas de la estructura primaria 
considerando diferentes valores del parámetro de la relación de 
masas μ.

Por su parte, los resultados numéricos de los valores de 
los parámetros óptimos para el diseño del DVA se pro-
porcionan en la Tabla 1. Estos valores se calcularon a 
partir del criterio H∞ considerando la estructura princi-
pal no amortiguada, para diferentes valores del paráme-
tro de la relación de masas μ, considerando el intervalo 
1% ≤ μ ≤ 25% [14], [15].

TABLA 1
Parámetros Óptimos de Diseño del DVA, Criterio H∞ 

(Estructura Principal no Amortiguada)
μ qópt ζ2ópt rmín Norma ||H(Ω)||∞

0.01 0.98762 0.06106 0.99755 14.28579
0.02 0.97548 0.08612 0.99519 10.20318
0.03 0.96356 0.10519 0.99291 8.41384
0.04 0.95187 0.12114 0.99072 7.35849
0.05 0.94039 0.13508 0.98861 6.64594
0.06 0.92912 0.14760 0.98658 6.12561
0.07 0.91806 0.15903 0.98463 5.72560
0.08 0.90719 0.16960 0.98275 5.40669
0.09 0.89652 0.17946 0.98093 5.14547
0.10 0.88604 0.18873 0.97919 4.92695
0.20 0.79043 0.26153 0.96487 3.80632
0.25 0.74811 0.28998 0.95948 3.54894

En la Figura 4 se presenta una comparación de forma 
gráfica de las FRF de la estructura primaria, generadas a 
partir de los resultados que se obtuvieron de la técnica 
de los puntos fijos y criterio H∞, al considerar un valor 
de μ = 0.1.
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Figura 4. Comparación gráfica de las curvas FRF óptimas del siste-
ma primario con DVA, obtenidas mediante la FPT y el criterio H∞.

Los resultados presentados en la Figura 4 muestran 
que, la FPT y el criterio H∞, proporcionan resultados 
semejantes. Asimismo, aunque aparentemente la téc-
nica de los puntos fijos proporciona un camino menos 
complicado para obtener el diseño óptimo del DVA, el 
criterio H∞ constituye una metodología robusta y pre-
cisa para el cálculo de los valores de diseño óptimo del 
DVA [16].

Asimismo, la Tabla 2 contiene los resultados del índice 
de rendimiento H∞, considerando la estructura prima-
ria amortiguada para el cálculo de los parámetros de 
diseño óptimo del DVA. Estos resultados demuestran 
que el amortiguamiento de la estructura primaria tiene 
un efecto de reducción de la relación de frecuencias na-
turales qópt y la amplitud optimizada norma ||H(Ω)||∞. 
Sin embargo, el amortiguamiento óptimo ζ2ópt se ve li-
geramente incrementado. Estos resultados se pueden 
observar gráficamente en la Figura 5, considerando 
una relación de masas μ de 0.1.

TABLA 2
Parámetros Óptimos de Diseño del DVA, Criterio H∞ 

(Estructura Principal Amortiguada)
μ qópt ζ1 ζ2ópt rmín Norma ||H(Ω)||∞

0.85159 0.05 0.19855 0.95976 3.56093
0.1 0.81131 0.10 0.20892 0.93323 2.78344

0.76526 0.15 0.22038 0.89949 2.28863
0.79692 0.05 0.23958 0.95039 3.21488

0.15 0.75203 0.10 0.25161 0.92306 2.59969
0.70153 0.15 0.26537 0.88932 2.18681
0.74771 0.05 0.27362 0.94317 3.00920

0.20 0.69960 0.10 0.28737 0.91574 2.48891
0.64597 0.15 0.30358 0.88259 2.12703
0.70288 0.05 0.30336 0.93753 2.87428

0.25 0.65239 0.10 0.31896 0.91039 2.41693
0.59640 0.15 0.33788 0.87814 2.09030
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En la Figura 5 se puede corroborar de manera gráfica 
que el incremento en la magnitud del amortiguamiento 
de la estructura primaria, tiene el efecto de reducción 
en su amplitud de vibración optimizada.
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Figura 5. Comparación gráfica de las curvas FRF óptimas del sis-
tema primario con DVA calculados a partir de la norma ||H(Ω)||∞, 
para diferentes valores de amortiguamiento de la estructura pri-
maria.

IV. CONCLUSIONES

En esta investigación se propuso la solución del proble-
ma de control pasivo de vibraciones de una estructura 
mecánica de un grado de libertad, cuya excitación es un 
movimiento de aceleración armónica en la base. Para el 
control de la vibración, se consideró un absorbedor di-
námico de vibración tradicional (DVA) conectado a la 
estructura primaria.

Con la finalidad de minimizar las máximas amplitudes 
de vibración de la estructura primaria, se implementa-
ron dos esquemas diferentes para el diseño óptimo del 
DVA: FPT y el criterio H∞. Derivado de la técnica de los 
puntos fijos y de la teoría de Krenk, se obtuvieron ecua-
ciones algebraicas simples para qópt(μ) y ζ2ópt(μ). Estas 
ecuaciones simplificadas son necesarias para el diseño 
óptimo del DVA, y fueron válidas para la relación de 
masas μ dentro el intervalo 1% ≤ μ ≤ 25%. Cabe men-
cionar que tales ecuaciones funcionan para valores su-
periores al valor máximo del intervalo anteriormente 
mencionado, sin embargo, utilizar valores de relación 
de masas μ > 25% ya no es práctico debido a que se ten-
dría que agregar una masa física del absorbedor dema-
siado grande en comparación con el sistema primario.

Por su parte, de la implementación del criterio H∞ uti-
lizando el método de Nishihara se logró la minimi-
zación de las amplitudes máximas de vibración de la 
estructura primaria, mediante el cálculo numérico de 

los parámetros óptimos de diseño del DVA. La norma 
||H(Ω)||∞ se calculó para dos condiciones de operación 
de la estructura primaria: amortiguada y no amorti-
guada.

Con los resultados que se muestran en la Figura 4 se 
demuestra que los parámetros de diseño óptimos, cal-
culados mediante el criterio H∞ para la estructura pri-
maria no amortiguada, son similares a los calculados 
a partir de la técnica de los puntos fijos. Por otro lado, 
del cálculo del criterio H∞ para el diseño óptimo del 
DVA considerando a la estructura primaria con amor-
tiguamiento, se concluye que el amortiguamiento de la 
estructura primaria tiene el efecto de reducción de su 
amplitud de vibración optimizada. Es decir, para una 
relación de masas μ especificada, el incremento en la 
magnitud del amortiguamiento de la estructura prima-
ria ζ1, produce una reducción en su amplitud optimiza-
da, tal como se muestra en la Figura 5. 
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