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摘要: 为了提高减振性能，设计了两种基于惯容⁃弹簧⁃阻尼器结构的含放大机构的减振系统，探讨了模型在受到外

部激励时的减振效果。根据牛顿第二定律建立了系统的动力学方程，并得到了其解析解，发现幅频曲线都存在独立

于阻尼比的两个固定点。基于H∞和H2优化准则，分别得到了系统的最优参数，并研究了惯容质量比和放大比对模

型减振性能的影响。发现在一定范围内，惯容质量比与放大比增大，幅频曲线峰值降低，两共振峰间距拉大，并通过

数值仿真验证了解析解的正确性。与其他减振模型在简谐激励和随机激励情况下比较，所设计模型大幅降低了共

振振幅，并且拓宽了有效频带，表明其具有更好的减振性能。
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引 言

在被动减振领域中，自 1909年 Frahm［1］发明无

阻 尼 动 力 吸 振 器（Dynamic Vibration Absorber，
DVA）距今已有 100多年，经过不断优化改进，相继

出现半主动控制系统、主动控制系统。由于被动减

振系统结构简单且可靠性高，应用范围广，目前依旧

是研究热点。Ormondroyd等［2］考虑到 Frahm模型

频带的局限性，加入阻尼，有效降低主系统的振幅并

拓宽可用频率范围。进入 21世纪，Ren等［3］提出接

地阻尼 DVA，该减振系统比经典 DVA效果更佳。

Almazan等［4］提出了一种由摩擦阻尼代替黏性阻尼

的简单双向减振 BH⁃TMD（Bidirectional and Homo⁃
geneous Tuned Mass Damper）机构，并控制 25层混

凝土建筑在地震载荷下的振动。赵艳影等［5］分析了

时滞对动力吸振器的影响，并提出利用时滞可以提

高减振效果的思想。Shen等［6⁃7］给出了 4种半主动

动力吸振器的近似解析解，并分析最优参数下时滞

对半主动控制的影响。文献［8］推导了加入接地负

刚度弹簧的 Voigt式 DVA的最优设计参数，并通过

对比得出优异的减振性能。

随着对振动控制系统的深入研究，学者们发现

含有惯容的减振系统具有固有频率低、承载大、减振

效果优越的特点，同时可降低附加质量，实现减振系

统轻量化设计。Smith教授［9］提出惯容概念后，将其

用于改善车辆悬架的性能，对几种 ISD（I ⁃ Inerter，
S⁃Spring，D⁃Damper）悬架进行了分析优化。惯容器

在实际工程中已经有了具体应用，迈凯伦车队最早

将惯容器运用到 F1赛车的悬架上［10］。Wang等［11⁃12］

将惯容应用到列车悬挂系统中，改善了列车系统的

稳定性和动态性能。Chen等［13⁃14］将惯容应用到汽车

悬架，利用半主动控制策略调节惯容与阻尼系数，实

现了悬架力的动态控制；他们还将惯容用于动力吸

振器中，并给出最佳设计方案［15⁃16］。从质量成本看，

惯容的作用在于优化系统质量从而实现减振效

果［17］，在不同结构类型［18⁃22］中均有应用。Garrido等［23］

提出用 TVMD（Tuned Viscous Mass Damper）代替

调谐质量阻尼器中的阻尼元件，研究发现该系统减

振效果更好，同时具有更宽的减振频带。Barredo
等［24］利用扩展固定点方法计算了含惯容的 DVA的

解析解。聂佳梅等［25］对惯容模型结构及其实现方法

进行了探讨。王孝然等［26］提出的含有惯容和负刚度

的 DVA减振性能优越，拓宽了有效频带。张瑞甫

等［27］整理了惯容在振动控制领域的发展历程与研究

现状。李壮壮等［28⁃29］提出的基于 ISD结构的被动减

振结构，比传统DVA减振效果更佳。文献［30］研究

了具有惯容的离心摆轴系减振器力学特性，将该模
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型应用于螺旋桨轴系，证明比动力吸振器更能提高

系统稳定性。惯容在隔振领域也有较好的表现，可

以降低主系统固有频率，改善隔振性能［31⁃33］。文献

［34］利用加速度⁃相对速度半主动控制策略，实现惯

容隔振器惯质比的动态切换，扩大了频率适用范围。

力放大机构也已经用于减振和隔振领域。以杠

杆元件为例，李春翔等［35］研究的杠杆式TMD比传统

DVA有更大的最优调谐频率比。汪正兴等［36］利用杠

杆放大作用设计了斜拉索杠杆质量阻尼器并在实桥

中实验，通过有效附加阻尼抑制斜拉索的振动。Zang
等［37］提出的非线性DVA，引入杠杆后比传统吸振器有

更好的减振性能，并研究了支点位置对系统稳定性的

影响。文献［38］提出基于杠杆放大原理的铅黏弹性

阻尼器具有耗能效果明显的优势。文献［39］将杠杆

放大机构与负刚度弹簧加入DVA中，通过固定点理

论和H∞优化得到最优方案，具有很好的减振效果。

然而上述减振或者隔振的研究更多侧重于数值

方法和仿真，解析解的计算较少，并且将二者结合的

研究也少有。本文在单自由度减振系统中附加惯容

和力放大机构得到了新型减振系统，通过拉氏变换

得到系统解析解，利用 H∞和 H2优化准则对减振模

型的刚度和阻尼进行优化设计。通过在简谐激励和

随机激励下与其他减振系统的比较，证明了本文模

型良好的减振性能。

1 惯容力学特性

惯容器是剑桥大学 Smith教授通过研究机械网

络和电路网络之间相似性提出的，简称惯容，又称为

惯性储能器或惯性质量储能器，具有两个独立的、自

由的端点，产生的力与其节点之间的相对加速度成

比例。图 1为一种滚珠丝杠惯容器（滚珠由飞轮替

代）的二维结构示意图。此装置采用机械传动的方

式将丝杠的直线运动转化为飞轮的旋转运动，将两

端点的作用力转化为惯性力存储起来。

理想惯容器的受力关系［9］为：

F= b ( dv2dt - dv1
dt ) = b ( d2 x2dt 2

- d2 x 1
dt 2 ) （1）

式中 F为施加于惯容两端点等大反向的力；b为惯

容系数，单位为 kg；v1和 v2分别为两个端点的速度；

x1 和 x2分别为两个端点的位移。通过设计结构形

式，一般可将飞轮的转动惯量放大几十倍，这是惯容

的优良特性［32］。

2 模型建立及参数优化

为了叙述方便，将本文中用到的所有参数列

入表 1。

图 2为本文所提出的两个模型，为了方便起见，

分别命名为 LISD1和 LISD2。模型中分别引入了

惯容以及杠杆机构，多元件组合存在多种形式，本文

模型是在Den Hartog模型与 Ren模型的基础上附加

杠杆元件，并加入接地惯容。杠杆元件的两端分别

加装滑块，滑块又分别铰接其他元件。在研究主系

统的减振效果时，为了简化模型，忽略滑块质量、杠

杆质量及运动过程中的摩擦损失，将基础的刚度看

作无限大，以主系统垂向振幅和受到的振动能量减

小作为减振目标。

根据牛顿第二定律，建立以下动力学方程：

LISD1
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

m 1 ẍ 1 + k1 x 1 + k2 ( x 1 - x2/L )+
c1 ( ẋ 1 - ẋ2/L )= F 0 sin ωt

( x2/L- x1 ) k2/L+
( ẋ2/L- ẋ1 ) c1/L+ bẍ2 = 0

（2a）

LISD2
ì
í
î

m 1 ẍ 1 + k1 x 1 +( Lx1 - x2 ) Lk2 = F 0 sin ωt
( x2 - Lx1 ) k2 + c1 ẋ2 + bẍ2 = 0

（2b）

表 1 系统参数表

Tab. 1 Nomenclature

参数符号

m 1

k1
k2
c1
b

F 0
ω

S0
Z

μ= m 2/m 1

ω 1 = k1/m 1

L= r2/r1
δ= b/m 1

α= k2/k1
ζ= c1/ ( 2m 1ω 1 )
f0 = F 0/m 1

λ= ω/ω 1

名称

主系统质量

主系统弹簧刚度

连接杠杆弹簧刚度

主系统阻尼系数

惯容系数

力激励振幅

力激励圆频率

功率谱密度

振幅放大因子

质量比

系统固有频率

杠杆放大比

惯质比

刚度比

阻尼比

力质比

频率比

图 1 滚珠丝杠惯容器原理图

Fig. 1 Schematic diagram of ball-screw inerter
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2. 1 解析解

根据表 1，式（2a）和（2b）可以化为：

LISD1
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

ẍ 1 + ω 21 x 1 + αω 21 ( x 1 - x2/L )+
2ζω 1 ( ẋ 1 - ẋ2/L )= f0 sin ωt

( x2/L- x1 )αω 21/L+
( ẋ2/L- ẋ1 ) 2ζω 1/L+ δẍ2 = 0

（3a）

LISD2
ì
í
î

ẍ 1 + ω 21 x 1 +( Lx1 - x2 ) Lαω 21 = f0 sin ωt
( x2 - Lx1 )αω 21 + 2ζω 1 ẋ2 + δẍ2 = 0

（3b）

将响应和正弦激励写为如下形式：

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

x 1 = X 1 ejωt

x2 = X 2 ejωt

F 0 sin ωt= F 0 ejωt
（4）

并代入式（3）中，得出无量纲运动规律：

X 1i=
f0 ( A 1i+ jB 1i )
C 1i+ jD 1i

（5）

式中 j为虚数单位，i= 1，2，分别代表 LISD1和

LISD2。其中：

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

A 11 = ω 21α- L2ω2δ
B 11 = 2ω 1ωζ
C 11 = ω 41α+ L2ω4δ-

ω2ω 21[ ]α+ L2 ( 1+ α ) δ
D 11 = 2ωω 1ζ [ ω 21 - ω2 ( 1+ L2δ ) ]

（6a）

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

A 12 = ω 21α- ω2δ
B 12 = 2ω 1ωζ
C 12 = ω 41α+ ω4δ- ω2ω 21 ( α+ δ+ L2αδ )
D 12 = 2ωω 1ζ [ ω 21 ( 1+ L2α )- ω2 ]

（6b）

引入参数：

Xst=
F 0
k1

（7）

得到评定 LISD系统减振性能的振幅放大因子：

Zi=
|

|

|
||
| X 1i

X st

|

|

|
||
| = A 2

2i+ B 22i ζ 2

C 2
2i+ D 2

2i ζ 2
（8）

其中：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

A 21 = α- L2δλ2

B 21 = 2λ
C 21 = α- λ2 [ α+ L2 ( 1+ α ) δ ]+ L2δλ4

D 21 = 2λ [-1+(1+ L2δ ) λ2 ]

（9a）

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

A 22 = α- δλ2

B 22 = 2λ
C 22 = α-( α+ δ+ L2αδ ) λ2 + δλ4

D 22 = 2λ ( 1+ L2α- λ2 )

（9b）

2. 2 最优参数

2. 2. 1 H∞优化

固定点理论是 DVA参数优化的经典手段，通

过 H∞优化可以得到最优刚度比和最优阻尼比等参

数。H∞优化指主系统受到外界简谐激励时，在安装

减振器后，使得主系统最大振幅最小。图 3（a）和

（b）首先给出了 LISD的主系统幅频曲线。

根据图 3所示，两个模型均有独立于阻尼比的

固定点 P和 Q。根据此特性，可以让阻尼比趋于零

和趋于无穷时的响应值相等，即 A/C= B/D。以

LISD1为例，则有：

Z 1 =
B 221
D 2
21
= A 2

21

C 2
21

（10）

图 2 模型 LISD
Fig. 2 Models of LISDs

图 3 LISD幅频曲线

Fig. 3 The amplitude-frequency curves of LISDs
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将式（9a）代入式（10），化简得到：

( 2+ L2δ ) δL2 λ4 +[-2L2δ-
2α ( 1+ L2δ ) ] λ2 + 2α= 0 （11）

假 设 两 固 定 点 的 横 坐 标 为 λP 和 λQ，则 存 在

等式：

( λ2 - λ2P ) ( λ2 - λ2Q )= λ4 -( λ2P+ λ2Q ) λ2 + λ2P λ2Q （12）
可以得到：

λ2P+ λ2Q=
2L2δ+ 2α ( 1+ L2δ )
L2δ ( 2+ L2δ )

（13）

根据固定点理论可知，在最优频率比条件下 λP
和 λQ两点处响应值相等，即：

Z 1 =
B 221
D 2
21
= 1
-1+(1+ L2δ ) λ2P

=

- 1
-1+(1+ L2δ ) λ2Q

（14）

从而得到：

λ2P+ λ2Q=
2

1+ L2δ
（15）

联立式（13）和（15）可以建立关于 α的方程，得

到最优刚度比为：

αopt1 =
L2δ

( 1+ L2δ )2
（16）

将最优刚度比代入式（12）并求解，求出 P，Q两

点横坐标：

λ2P=
2+L2δ ( 3+L2δ )- δ ( 2+L2δ ) ( L+L3δ )2

( 1+L2δ )2 ( 2+L2δ )
（17a）

λ2Q=
2+L2δ ( 3+L2δ )+ δ ( 2+L2δ ) ( L+L3δ )2

( 1+L2δ )2 ( 2+L2δ )
（17b）

在最优刚度比条件下，将横坐标代入式（8）中，

固定点处响应值即纵坐标为：

Z 1| ( λP，λQ ) = 1+ 2
L2δ

（18）

由式（18）可以看出，以 LISD1为例，杠杆放大

比和惯质比对固定点处的响应有直接影响。在工程

允 许 情 况 下 ，增 加 δ 和 L，可 以 降 低 固 定 点 处 的

响应。

至此已经得到了最优刚度比，同时固定点 P和

Q被调整到相等的高度。为了达到最优减振效果，

可以使固定点成为幅频曲线的最高点。根据极值

条 件 可 知 ，幅 频 曲 线 在 P 和 Q 两 点 处 的 导 数 为

零，即：

∂Z 1 2

∂λ2 | λP，λQ= 0 （19）

在最优刚度比条件下，可以得到：

ζ 2P= L6δ 3 [ 6+ 3L2δ ( 3+ L2δ )-

δ ( 2+ L2δ ) ( L+ L3δ )2 ] /
[ 8 ( 1+ L2δ )4 ( 2+ L2δ ) ] （20a）

ζ 2Q= L6δ 3 [ 6+ 3L2δ ( 3+ L2δ )+

δ ( 2+ L2δ ) ( L+ L3δ )2 ] /
[ 8 ( 1+ L2δ )4 ( 2+ L2δ ) ] （20b）

上式说明，选择其中一个 ζ值只能使幅频曲线

在 P和 Q中一点达到极值。因此，为了得到较好的

优化效果，将两阻尼比平均值作为最优阻尼比，即：

ζopt1 =
ζ 2P+ ζ 2Q
2 = 3L6δ 3

8 ( 1+ L2δ )3
（21）

此时，在H∞优化下 LISD1的所有最优参数已经

得出。LISD2的参数推导过程与 LISD1类似，参数

如表 2所示。

2. 2. 2 H2优化优化

在随机激励下，采用H2范数评估主系统减振效果

较为合适，另一方面H2范数也代表了主系统响应的均

方根值（Root Mean Square，RMS）。假设主系统以理

想白噪声为随机激励，这里给出H2优化的性能指标：

I= k 21 E [ x21 ]
2πSfω 1

= k 21 x21
2πSfω 1

（22）

式中 E [ ]代表统计平均值， 代表瞬时平均值，

Sf 代表功率谱密度。主系统位移的 RMS可以定

义为：

x21 =
ω 1
k 21
Sf∫

-∞

∞

| Z | 2 dλ （23）

将式（23）代入式（22），性能指标 I可以写成：

Ii=
1
2π ∫-∞

∞

| Zi |
2
dλ= 1

2π ∫-∞
∞ A 2

2i+ B 22i ζ 2

C 2
2i+ D 2

2i ζ 2
dλ （24）

以 LISD1为例，利用留数定理可以得到：

I1 =
Λ 1ζ 21 + Λ 2
4L4δ 2ζ1

（25）

其中

ì
í
î

Λ 1 = 4( 1+ δL2 )
Λ 2 =( αδL2 + 2α )αδL2 - α ( 2δL2 - α )

（26）

令 I对 α和 ζ的偏导数为零，则有：

表 2 H∞优化结果

Tab. 2 Optimized parameters under H∞ optimization

LISD

LISD1

LISD2

αopt

L2δ
( 1+ L2δ )2

δ
1- L2δ

ζopt

3L6δ3

8 ( 1+ L2δ )3

3L2δ3

8+ 4L2δ (-3+ L2δ )
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ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

∂I
∂α = 0

∂I
∂ζ = 0

（27）

由式（26）和（27）得到：

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

2α ( 1+ L2δ )2 - L2δ ( 2+ L2δ )= 0
L4δ 2 - αL2δ ( 2+ L2δ )+

( α+ αL2δ )2 - 4( 1+ L2δ ) ζ1 2 = 0
（28）

进一步求解式（28）可得 LISD1的最优刚度比

和最优阻尼比。在H2优化下 LISD的最优参数如表

3所示。

2. 3 参数分析

根据表 2可知，在 LISD1中 δ> 0，L> 1，杠杆

放大比小于 1会放大幅频曲线幅值，效果与系统减

振 要 求 相 悖 ；在 LISD2 中 0< δ< 1/L2，0<L<
1/δ，超出参数范围主系统响应会产生不稳定现

象 。 由 表 3 可 知 ，在 LISD1 中 δ> 0，L> 1；在

LISD2中，L2δ∈ ( 0，0.114 )∪( 3.886，+∞ )，经计算，

值域取右半部时，刚度比为负值且主系统响应不稳

定，故取值域为左半部。图 4和 5给出了 LISD2在
两种优化方式中惯质比与杠杆放大比的关系，阴影

部分为取值区域。在振动控制中，产生两个相近的

固有频率（幅频曲线的两个共振峰），会导致有效减

振频带变窄，对减振系统有害，因此选取合适的参数

值很重要。图 6和 7给出了在 H∞优化下，惯质比与

杠杆放大比对主系统垂向振动的影响。图 8给出了

在 H2优化下，惯质比与杠杆放大比对性能指标 I的
影响。

由图 6和 7可知，LISD在惯质比取 0.2时，放大

比越大，幅频曲线的幅值越低，同时两个共振频率间

距越大；当控制放大比不变时，惯质比越大，LISD的

幅频曲线幅值越低，同时两个共振频率间距越大，减

振效果越好。由图 8可以看出，当惯质比和杠杆放

大比的取值在合理范围内，随着两参数的增大，最优

图 5 LISD2在H2优化下 L和 δ的关系

Fig. 5 Relationship between L and δ of LISD2 under H2

optimization

图 4 LISD2在H∞优化下 L和 δ的关系

Fig. 4 Relationship between L and δ of LISD2 under H∞

optimization

图 6 δ= 0.2时，不同 L下 LISD主系统幅频曲线

Fig. 6 The amplitude-frequency curves of LISDs with different
amplification ratios L at δ= 0.2

表 3 H2优化结果

Tab. 3 Optimized parameters under H2 optimization

LISD

LISD1

LISD2

αopt

1
2 -

1
2( 1+ L2α )2

1
4 δ ( ρ1 - ρ2 )

ζopt

1
4

L6δ3 ( 4+ 3L2δ )
( 1+ L2δ )3

1
8 ( L2δ- 2 ) ρ2 + ρ3

注：ρ1 = 6- 3L2δ，ρ2 = 4+ 9L2δ ( L2δ- 4 )，ρ3 = 4δ ( δ- 3L2 )+
3L4δ2。
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性能指标越小，主系统受到的振动能量越少。

3 数值仿真

为了验证无量纲参数优化的正确性，这里选取

δ1 = 0.5，δ2 = 0.2，L 1 = 2.5，L 2 = 1.8，和 δ1 = 0.2，
δ2 = 0.05，L 1 = 2，L 2 = 1.5分别代入表 2和 3得到的

最优参数，取 F 0 = 800 N，利用四阶龙格 ⁃库塔法，选

取计算时间 800 s得到在正弦激励下主系统响应的

数值解。忽略瞬态响应，取稳态解的最大值为响应

幅值并进行归一化处理，得到幅频响应曲线并与解

析解对比。图 9显示了数值解与解析解所得结果完

全吻合（直线为系统的解析解），验证了本文推导过

程和结果的正确性。

4 模型对比

4. 1 主系统幅频响应曲线对比

为了验证 LISD的减振性能，与其他经典 DVA
分别在 H∞优化和 H2优化下的结果进行了对比。这

里给出其他减振模型（即文献［2⁃3］中的模型，后文

简称 Den式和 Ren式）的归一化幅频曲线，如图 10

所示。

从图 10中可以看出，LISD大幅降低了共振区

的振幅，同时拓宽了减振频带，两峰值的间距拉大，

明显在主系统减振方面有更好的效果。

4. 2 随机激励下的响应对比

由于在实际工程中系统所受的激励大都为随机

激励，所以在随机激励下系统的响应有着很重要的

意义。设该系统受到均值为零、功率谱密度 S (ω )=
S0的白噪声激励，则主系统绝对位移响应的功率谱

密度函数为：

S ∗ (ω )= | X 1∗ |
2
S0 （29）

而主系统位移均方值为：

σ 2∗ =∫
-∞

∞

S ∗ (ω ) dω= S0∫
-∞

∞

| X 1∗ |
2
dω= πS0Y ∗

ω 31
（30）

表 4为各减振系统的无量纲参数 Y ∗ 和主系统

响应的均方值。结果表明，在惯质比与质量比都为

0.05的情况下，LISD在随机激励下仍具有更好的减

振效果。

为 了 得 到 更 直 观 的 图 像 变 化 过 程 ，构 建 了

50 s均值为 0、方差为 1的随机激励，其时间历程

如 图 11 所 示 。 选 取 主 系 统 质 量 m = 1 kg，主 系

图 8 LISD中最优性能指标与 δ的关系

Fig. 8 Relationship between the optimal performance index
and δ of LISDs

图 7 不同 δ下 LISD主系统幅频曲线

Fig. 7 The amplitude-frequency curves of LISDs with
different inerter-to-mass ratios δ
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统刚度 k1 = 100 N/m，吸振器质量 m 2=0.05 kg和
惯容系数 b= 0.05 kg，杠杆放大比分别为 L 1 = 3
和 L 2 = 1.5，LISD 的 最 优 参 数 据 由 表 2 和 3 可

得。基于四阶龙格 ⁃库塔法，可以得到无附加减

振器和附加减振器的主系统响应。图 12~16给

出了主系统的时间历程。由于位移方差与系统

振动能量相关，表 5总结了主系统位移方差及衰

减比。

由图 12~16可知，附加 Voigt式、Ren式减振器

的主系统与无减振器的主系统相比共振幅值大幅

降低，幅值在 0.015 m附近。而附加 LISD减振器

的主系统将幅值衰减至 0.01 m附近。根据 H2优化

结果可知，LISD1仍可继续增加放大比以获得更小

幅值，而 LISD2的放大比已接近最优放大比。本文

提出的 LISD在随机激励下将主系统幅值控制在

0.01 m 附近 ，达到了更佳的减振效果 ，验证了

LISD在减振方面的优势。由表 5同样可以得出，

LISD能够在整个频率范围内大幅降低主系统振动

能量。

图 9 LISD在两种优化方式下数值解与解析解对比

Fig. 9 Comparison between numerical results and analytical
solutions of LISDs under H∞ optimization or H2 opti⁃
mization

图 10 两种优化方式下 LISD与其他减振模型对比

Fig. 10 Comparison between LISDs and other vibration miti⁃
gation models under H∞ optimization or H2 optimiza⁃
tion

图 12 不含减振器的主系统时间历程

Fig. 12 The time history of the primary system without vibra⁃
tion mitigation models

图 11 随机激励时间历程

Fig. 11 The time history of the random excitation
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5 结 论

建立了含有惯容和杠杆元件的LISD减振器模型

的刚性基础，发现幅频曲线有两个固定点。根据固定

点理论和最优性能指标进行H∞与H2优化，分别推导

出最优刚度比和最优阻尼比。由H∞优化下最优参数

可知，LISD1中惯质比与杠杆放大比取值范围较大；

LISD2中惯质比与杠杆放大比取值范围较小，但是

LISD2在简谐激励下的减振效果更优。由H2优化下

最优参数可知，在随机激励下 LISD1减振效果更好。

进一步研究表明，惯质比和杠杆放大比取值范围内越

大，系统减振性能越好。通过与其他经典减振系统比

较，LISD不仅显著降低主系统振动幅值与谐振频率，

还可以拓宽减振系统有效频率范围。与 DVA相比

较，LISD对于摆脱附加吸振质量更具实际意义。
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Abstract: Inertia and lever components are both force amplification elements in essence，and show excellent performance in the
field of vibration control. In order to improve the vibration mitigation performance，two new vibration systems with amplifying
mechanisms based on ISD（Inerter-Spring-Damper）structure are designed，and the vibration mitigation effects are studied in detail
when the models are subjected to external excitation. Firstly，the dynamic equations are established according to Newton's second
law and the analytical solutions of the systems are obtained. It is found that there always exist fixed points independent of the damp⁃
ing ratio in the normalized amplitude-frequency curves. The optimal parameters are respectively obtained based on the H∞ and H2

criteria. In addition，the influences of the inerter-to-mass ratio and amplification ratio on the vibration performances are studied. It
could be found that the peak values of amplitude-frequency curves are reduced and the distance between two resonance frequencies
is broadened when the inerter-to-mass ratio and amplification ratio are increased within a certain range. The correctness of the ana⁃
lytical results is verified by the comparison with numerical simulation. Compared with other systems under harmonic and random
excitations，the results show that the presented vibration mitigation systems can greatly reduce the resonance amplitude and broad⁃
en the frequency band，and have much better vibration performance.
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