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Abstract
There are three typical criteria for design of dynamic vibration absorbers (DVAs): the H∞ optimization, H2 optimization,

and stability maximization criteria. When single-mass, parallel-type double-mass, and series-type double-mass DVAs are

optimized using these criteria, it has already been clarified that the effect of vibration suppression by the DVAs improves

in the listed order. More specifically, if the vibration suppression performance of the parallel-type double-mass DVA is

evaluated based on the H∞ and H2 optimization criteria, then it will be midway between the performances of the single-

mass and series-type double-mass DVAs. However, if performance is evaluated by the stability criterion, that of the

parallel-type double-mass DVA is only slightly improved relative to the single-mass DVA. Because the stability criterion

for DVAs is a criterion for searching for the condition under which the characteristic equation of the vibratory system

takes a repeated root, the characteristic root trajectories for the parallel-type double-mass DVA are compared with those

for the series-type DVA in this paper.

Key Words : Vibration, Optimal design, Double-mass dynamic vibration absorber, Parallel-type absorber,
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1. 緒 言

動吸振器 (DVA: Dynamic Vibration Absorber)とは，制振対象となる物体の振動を抑えるために取付けられる小

型の振動体のことをいう．この動吸振器の代表的な設計法に，物体の共振点の高さの最小化を目指す H∞最適化規

範(1)，全周波数域にわたる振動エネルギーを最小化させる H2 最適化規範
(2)，および自由振動を最短時間で減衰さ

せることが目標の安定度最大化規範(3)がある．

永らく単一質量型の動吸振器の研究が続けられていた(4)が，最近では動吸振器の性能向上とロバスト性の改善

のために，直列および並列型の多重動吸振器の研究が行われるようになってきた(5)−(8)．本記事の著者においても，

上記の三つの設計規範に基づいてこれらの二重動吸振器の最適化を行ったところ，すべての規範で単一質量，並

列型二重質量，直列型二重質量の順に動吸振器の性能が良くなることが明らかになった(9)．その性能の差を詳しく

調べてみると，H∞ 最適化と H2 最適化に関しては，並列型二重動吸振器の性能が単一質量型と直列二重型の性能

のちょうど中間に位置するが，安定度最大化規範では，並列二重型は単一質量型に比べて僅かしか性能が改善さ

れず，直列二重型とは制振性能に大きな差が生まれることが判明した．

安定度規範とは，振動系の特性根が重根をとる条件を探し求める規範であることから，著者はその重根の根軌

跡を調べることによって，その差の原因を探ることにした．本記事では，並列型二重動吸振器を有する粘性減衰
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系の三重特性根の軌跡が，ある二元連立の代数方程式を数値的に解くことによって描かれる. その結果，直列型二

重動吸振器を有する系の特性根軌跡が１自由度減衰系の根軌跡とよく似ているのに対して，並列型二重動吸振器

を有する系の根軌跡は単一質量型動吸振器を有する系の根軌跡と酷似していることが明らかになった．

同時に，並列型二重動吸振器の最適設計条件が代数式の形で得られた．直列型二重動吸振器においては，上記

の 3種類の最適化規範のすべてに対して，動吸振器の最適設計条件が厳密な代数解の形ですでに求められている
(9)−(11)．ところが，並列型二重動吸振器に関しては，そのような代数解はまだ得られていなかった．本研究におい

て，安定度規範に対しては，厳密解ではないがそれに極めて近い近似解が代数解の形で導出できた．

2. 無次元パラメータの定義

図 1は 3種類の動吸振器が取付けられた主系 Pの解析モデルを示している．ここで ω1,ω2,ω3 を主系と動吸振

器 Aと Bのそれぞれの無減衰固有角振動数とするとき，正弦波入力 f (t) = f0 sinωt に対する定常応答の振幅比

|x1/( f/k1)|は 8個の無次元パラメータ

λ =
ω
ω1

, µ =
m2 +m3

m1
, µB =

m3

m2
, ν =

ω2

ω1
, νB =

ω3

ω2
, ζ1 =

c1

2m1ω1
, ζ2 =

c2

2m2ω2
, ζ3 =

c3

2m3ω3
(1)

によって完全に記述できる．ここで

ω1 =
√

k1/m1, ω2 =
√

k2/m2, ω3 =
√

k3/m3 (2)

上記の無次元パラメータのうち，λ はゼロから無限大の範囲で変化すると想定し，µ の値は大きいほど動吸振器
の性能は向上する. 主系と動吸振器の質量比 µ と主系の減衰比 ζ1 の値が与えられたとき，残り五つの無次元パラ

メータに最適値が存在し，その最適値を探すことが二重動吸振器に対する最適化問題になる.

3. 最適化の評価指標と動吸振器の性能比較

緒言で述べたように，動吸振器には三つの代表的な最適化規範がある．最も古く提案(1)された H∞ 最適化では，

全周波数域にわたる周波数応答関数の最大値

hmax =

∣∣∣∣ x1

f/k1

∣∣∣∣
max

(3)

が最小化される．hmax の最小値は hmin と表記される．次に提案
(2)された H2 最適化では，周波数応答関数の下の

二乗面積

Ia =
1

2π

∫ ∞

−∞

∣∣∣∣ x1

f/k1

∣∣∣∣2 dλ =
1
π

∫ ∞

0

∣∣∣∣ x1

f/k1

∣∣∣∣2 dλ (4)

が最小化される．Ia の最小値は Iamin と表記される．
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Fig. 1: Analytical model of DVAs attached to a damped

primary system P: (a) Single-mass DVA, (b) Series-type

double-mass DVA, and (c) Parallel-type double-mass DVA
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Fig. 2: Characteristic roots of a three-degree-of-freedom

vibratory system
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上記の二つの規範は強制励振を受ける振動系の定常応答を最適化することを主眼としているが，最後に提案(3)さ

れた安定度規範では，系の自由振動応答を最短時間で減衰させることが目標である．その評価指標は

Λ =−max(Re[si]) (5)

ここで si は振動系の無次元化された i番目の特性根を表し，安定度指標 Λとは，図 2に示されるように最も右側

に位置する特性根と虚軸との水平距離を表す．この安定度 Λを最大化することがこの規範の目標であり，その最
大値は Λmaxと表記される．各特性根の実部にはトレードオフの関係があり，実部が重根をとるときに安定度が最
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Fig. 3: Minimized or maximized performance indices of

systems containing a single- or double-mass DVA (ζ1 = 0)
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(b) Primary system with series-type double-mass DVA
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Fig. 4: Compliance transfer functions of a primary system

with DVA optimized by stability criterion (µ = 0.05)
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大化される．このとき，特性根の虚部もすべて一致するので，3自由度振動系では特性根が三重根 (2自由度振動

系では二重根)をとるときに，系の安定度が最大化されることになる．

図 3(a), (b),および (c)は，それぞれ H∞ 規範，H2 規範，および安定度規範で最適化された図 1の三つの系の評

価指標の値を示している．これらの図において，主系には減衰がなく (ζ1 = 0)，横軸には主系と動吸振器の質量比

µ がとられている．図 3に示されるように，どの最適化規範で設計しても，単一質量型，並列二重型，および直

列二重型の順に動吸振器による制振効果が向上していくことになる．ところで，H∞ 規範と H2 規範で設計された

動吸振器の場合には，並列二重型動吸振器の制振性能は単一質量型と直列二重型のちょうど中間に来るが，安定

度規範で設計された場合には単一質量型に極めて近いところに来る．その原因を探すことが本論文の主題である．

図 4は，図 1(a)-(c)に示された 3種類の動吸振器が取付けられた主系のコンプライアンス伝達関数を示している．

これらの動吸振器を安定度規範に従って最適設計すると，主系には 1自由度振動系のように唯一つの共振点が現

われる(9)．安定度規範とは，振動系の自由振動応答を最短時間で減衰させることを目標としているので，本来なら

ば，自由振動の時刻歴応答を表示すべきであるが，時刻歴応答では小さな性能の差が検知できないことから，こ

こでは周波数応答のみを示している. 当然のことながら，共振点高さの低い応答ほど自由振動も早く減衰する．図

4(a)は単一質量動吸振器を有する主系の周波数応答で，動吸振器を直列二重型および並列二重型に置き換えると，

それぞれ同図 (b)と (c)のようになる．三つの図を比較すると，並列型二重動吸振器に置き換えても共振点高さは

僅かしか低くなっていないことが分かる．次の節では，図 1の各振動系の根軌跡を比較することによって，並列

型二重動吸振器を有する系の安定度が僅かしか向上しない原因を探る．

4. 特性根の根軌跡
4·1 1自由度振動系の根軌跡
2自由度および 3自由度振動系の特性根軌跡を議論する前に，最も基本的な 1自由度粘性減衰系の根軌跡につ

いて簡単に復習しておく．図 5(a)は，図 1(a)から動吸振器 (DVA)を取り外した 1自由度振動系に対する根軌跡を

示している．この図のように，特性根の実部を xr，虚部を yr，座標原点からの直線距離を rと表記する．特性根

は角振動数の単位を持っているが，この図に示された特性根は主振動系の固有角振動数 ω1 で除して無次元化さ

れている．このように無次元化したとき，不足減衰比 ζ1 < 1に対する根軌跡は半径 r = 1の半円を描き，振動系

の安定度 Λについては系の減衰比 ζ1の値そのものになる．特性根は複素平面の第 2，第 3象限に現われるが，図

5(a)は第 2象限に現われる特性根のみを示している．よく知られているように，振動系の減衰比 ζ1がゼロのとき

には，特性根は純虚数になり，実部 xr はゼロになる．この特性根は，振動系の減衰比が臨界減衰比 ζ1 = 1に達す

るまでは半円上を移動し，ζ1 = 1において共役複素根と合流して重根 xr = −1をとる．このとき，安定度は最大

値 Λmax = 1をとり，さらに減衰比が増加すると特性根は異なる二実根をとり，その一つはゼロに向かって移動し，

安定度は減少していく．この後明らかにされるように，3自由度振動系までにおいて系の安定度が 1を超えること

はない．おそらく，系の自由度をさらに大きくしても，この状況は変わらないと予想される．

4·2 単一質量動吸振器を有する系の根軌跡

図 5(b)は，図 1(a)に示された 2自由度振動系が重根をとるときに，複素平面上に現われる特性根軌跡を示して

いる．この図でグレー表示された µ = 0の曲線は 1自由度振動系の特性根軌跡である．この 1自由度系に動吸振

器を取付けると，特性根の座標原点からの距離 rは 1よりも小さくなり，半径 1の半円の内側に移動する．また，

ζ1が 0.5までは特性根が左に移動して系の安定度は増加するが，ζ1が 0.5以上の系では逆に安定度は悪くなる．ま

た，臨界減衰比 ζ1 = 1に達する前に特性根が実軸に到達し (この瞬間において四重根をとる)，以降は異なる 2実

根 (重根)をとる．1自由度振動系との大きな違いは，2自由度系が異なる 2実根をとるときの特性根は両方とも-1

の点より右にあり，減衰比 ζ1 = 1において，一つは −0.5に，もう一つはゼロに到達する．

4·3 直列型二重動吸振器を有する系の根軌跡

図 5(c)は，図 1(b)に示された直列の 3自由度振動系が三重根をとるときの根軌跡であり，特性根は 1自由度系

のときと同じように半径 1の半円上を移動する．1自由度系との違いは，1自由度系 (µ = 0)では実部がゼロの位

置から始まるのに対して，より左から始まる (図中の丸印)ことである．そのことによって，特性根が実根になる

ときの主系減衰比 ζ1 の値は臨界減衰比 (ζ1 = 1)よりも小さくなる．
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4·4 並列型二重動吸振器を有する系の根軌跡

図 5(d)は，図 1(c)に示された並列の 3自由度振動系が三重根をとるときの根軌跡である．一見して，同図 (b)

の根軌跡図と非常に良く似ていることが分かる．事実，µ = constの曲線は完全に一致する．両図の大きな違いは，

図 (c)では yr がおよそ 0.25以下において根軌跡が存在していないことであるが，それはその点で最適質量比 µBopt

の値がゼロになるからである．すなわち，この時点から並列型二重動吸振器は単一質量型になり，これらの線の

続きは同図 (a)に引き継がれることになる．

図 5(d)と同図 (b)のもう一つの違いは，黒色で表示された ζ1 = constの線である．曲線の出発点 (上端)は両方

の図で一致しているが，その後は図 (d)の方が左に寄っている．このことは，単一質量型よりも並列二重型動吸振

器が取付けられた系の方が同じ質量比に対して安定度がやや高いことを意味する．

5. 特性方程式と特性根の座標計算式
5·1 特性方程式

図 1(c)に示された振動系の特性方程式は次式で表される．

D(s) = s6 +a1s5 +a2s4 +a3s3 +a4s2 +a5s+a6 = 0

a1 =
2

1+µB
{ζ1(1+µB)+ν [ζ2(1+µ +µB)+ζ3(1+µB +µµB)νB]}

a2 =
1

1+µB
{1+ν2 +µν2 +4ζ2ζ3(1+µ)ν2νB +ν2ν2

B +µB +4ζ1ν(1+µB)(ζ2 +ζ3νB)

+µBν2[1+4ζ2ζ3(1+µ)νB +(1+µ)ν2
B]}

a3 = 2ν{ζ2 +ζ1ν +νB[ζ3 +4ζ1ζ2ζ3ν +ζ3ν2(1+µ)+ζ1ννB +ζ2(1+µ)ν2νB]}

a4 = ν2[1+4ζ3(ζ2 +ζ1ν)νB +ν2
B +4ζ1ζ2νν2

B +(1+µ)ν2ν2
B]

a5 = 2ν3νB(ζ3 +ζ2νB +ζ1ννB), a6 = ν4ν2
B



(6)
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Fig. 5: Trajectory of characteristic roots when the stability index is maximized (roots in the second quadrant)
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5·2 特性根の座標計算式

先行研究(10)により，3自由度系の安定度が最大化されるときには特性根は三重根をとることが分かっている．こ

のとき，式 (6)は以下のように因数分解できるはずである．

D(s) = [s− (xr + iyr)]
3[s− (xr − iyr)]

3 (7)

式 (7)を展開して sのべきで整理し，その各係数を式 (6)と比較すると，次の 6個の恒等式が得られる．

f1 = 3xr(1+µB)+ζ1(1+µB)+ζ2(1+µ +µB)ν +ζ3(1+µB +µµB)ννB = 0

f2 = [1−3(5x2
r + y2

r )](1+µB)+ν2[1+µ +µB +(1+µB +µµB)ν2
B]+4ζ1ζ2(1+µB)ν

+4ζ1ζ3(1+µB)ννB +4ζ2ζ3(1+µ)(1+µB)ν2νB = 0

f3 = 2xr(5x2
r +3y2

r )+ζ1ν2(1+ν2
B)+ζ2ν [1+(1+µ)ν2ν2

B]+ζ3ν [1+(1+µ)ν2]νB +4ζ1ζ2ζ3ν2νB = 0

f4 =−3(x2
r + y2

r )(5x2
r + y2

r )+ν2[1+ν2
B +(1+µ)ν2ν2

B]+4ν2νB(ζ2ζ3 +ζ1ζ3ν +ζ1ζ2ννB) = 0

f5 = 3xr(x2
r + y2

r )
2 +ν3νB(ζ3 +ζ2νB +ζ1ννB) = 0, f6 =−(x2

r + y2
r )

3 +ν4ν2
B = 0


(8)

式 (8)は完全な連立方程式ではなく，幾つかの式については個別に解くことができる．動吸振器の最適化すべき

五つのパラメータのうち，四つ (µB,νB,ζ2,ζ3)についてはその計算式が導出できる．残されたのは，式 (8)のうち

の二つの式 f2 = 0と f4 = 0であり，これらの式には三つの無次元パラメータ xr,yr および ν が含まれる．ここで，
これらの計算式を短く記述するために，次のパラメータ変換を実施する．

yr =
√

r2 − x2
r (9)

図 5(a)に示されているように，新しく導入されたパラメータ rは特性根の座標原点からの直線距離を表す．こう

して式 (8)中のパラメータ yr は rで置き換えられ，連立方程式 f2 = 0と f4 = 0は xr,rおよび ν の関数となる．
安定度規範によって決定すべきパラメータの数は，動吸振器の五つのパラメータに加えて，特性根の二つの座

標値 xr と rの合計 7個である．ところが，式 (8)に含まれる方程式の数は 6個であり，式が一つ足りない．この

足りない式は，特性根の実部 xr に関する連立方程式 f2 = 0と f4 = 0が重根をとるという条件から導かれる．その

条件はヤコビ行列のランク落ちの式

f7 =

∣∣∣∣∣∣∣∣
∂ f2

∂ r
∂ f2

∂ν
∂ f4

∂ r
∂ f4

∂ν

∣∣∣∣∣∣∣∣= 0 (10)

によって保障される(12)．これより，次の三元連立の代数方程式が得られる．

f2 = 3r24xr + r24ζ1 +6r20xrν2 +≪ 1345 terms ≫+ 3xrν16 +ζ1ν16 = 0

f4 = r18 −3r16ν2 + r18ν2 +≪ 84 terms ≫+ r6µν10 +ν12 = 0

f7 = 18r36xr −45r38xr +15r40xr +≪ 8645 terms ≫+ 480r8xrζ 2
1 µ2ν24 +192r10ζ 3

1 µ2ν24 = 0

 (11)
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Fig. 6: Ratio of damping ratio of two dynamic vibration absorbers for a parallel-type double-mass DVA
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式 (9)による yr から rへのパラメータ変換により，上記の連立方程式を構成する項の数は，以前に発表した式(12)

に比べて約 1/7に減少している．

式 (11)において，与えられた µ と ζ1の値に対して，ν ,xr,rに適当な初期値 (我々の欲しい解に極めて近い値)を

代入すると，Newton-Raphson法によって解の真の値が求められる．その解の値から計算された二つの動吸振器 A

と Bの最適減衰比の比 ζ3opt/ζ2opt の値が図 6に示されている．この図から，主系と動吸振器の質量比 µ が小さく
なり，さらに主系の減衰比 ζ1が大きくなるに従って数値解析の誤差が大きくなっていることが明らかである．こ

の原因は，連立方程式 (11)を構成する式が長大で，この式が正確には解けていないことにある．

図 6をよく観察すると，二つの動吸振器の減衰比の比 ζ3opt/ζ2optは 1に近い値を示しており，ζ2opt = ζ3optと扱って

も最大で 2%の誤差しか生じないことが分かる．そこで，二つの動吸振器の最適減衰比が同じ値をとる (ζ2opt = ζ3opt)

と近似して，準最適解を探索することにした．このとき，ヤコビ行列のランク落ちの式 (10)は必要でなくなり，三

元連立方程式 (11)は次の二元連立方程式に簡略化される．

f2 = b1r11 +b2r10 +b3r9 +b4r8 +b5r7 +b6r6 +b7r5 +b8r4 +b9r3 +b10r2 +b11r+b12 = 0

f4 = 4x3
r +12r2ζ1x2

r −3r[1−2r+ r3(1−4ζ 2
1 +µ)]xr − r3ζ1[1−3r+2r3(1−2ζ 2

1 +µ)] = 0

b1 = (1+µ){3xr(1+µ −4ζ 2
1 )

2 +ζ1[3+5µ +2µ2 −4ζ 2
1 (2+µ)]}

b2 = 3ζ1(1+µ)(1+µ −4ζ 2
1 )

b3 =−3(1+µ){ζ1(4+3µ −4ζ 2
1 )+24x2

r ζ1(1+µ −4ζ 2
1 )+ xr[4+3µ −µ2 −4ζ 2

1 (5+µ)+16ζ 4
1 ]}

b4 = 12x2
r ζ1(1+µ)(1+µ −4ζ 2

1 )−ζ1[12+18µ +5µ2 −4ζ 2
1 (4+3µ)]+3xr[1+µ −4ζ 2

1 (5+4µ)−16ζ 4
1 ]

b5 = 24x2
r ζ1(1+µ)(10+3µ −10ζ 2

1 )−72x3
r (1+µ)(1+µ −10ζ 2

1 )+6ζ1(3+2µ +2ζ 2
1 )+9xr(2+µ −µ2 −4ζ 2

1 )

b6 = 6{ζ1(3+2µ −2ζ 2
1 )+6x3

r (1+µ)(1+µ −8ζ 2
1 )−6x2

r ζ1(6+5µ +8ζ 2
1 )− xr[2+2µ +µ2 −4ζ 2

1 (1+µ)−8ζ 4
1 ]}

b7 =−24x2
r ζ1(3+µ −2ζ 2

1 )+864x4
r ζ1(1+µ)−ζ1(12−µ +8ζ 2

1 )−3xr(4−µ −40ζ 2
1 )

+72x3
r [4+5µ +µ2 −2ζ 2

1 (4+3µ)]

b8 = 3[3xr(2+µ −4ζ 2
1 )−4ζ1 −192x4

r ζ1(1+µ)+4x2
r ζ1(3+µ +20ζ 2

1 )−12x3
r (10+9µ +16ζ 2

1 )]

b9 = 3[xr +ζ1 +60x2
r ζ1 −16xrζ 2

1 −12x3
r (1−12ζ 2

1 )+144x5
r (1+µ)−48x4

r ζ1(5+2µ)]

b10 =−3[4xr −ζ1 +16x2
r ζ1 +96x4

r ζ1 +144x5
r (1+µ)−12x3

r (5+µ +8ζ 2
1 )]

b11 = 12x2
r (1−12x2

r )(3xr −5ζ1), b12 = 3xr(1−12x2
r )

2


(12)

この連立方程式を解けば，任意の µ と ζ1 の値に対して三重特性根の座標 (xr,yr)が求められ，その結果は図 5(d)

に示されている．

5·3 動吸振器の最適調整式

恒等式 (8)から，安定度規範による並列型二重動吸振器の最適調整式が次のように求められる．

νopt = r3/2

√√√√
−

d2 +
√

d2
2 −d2

1

d1
, µBopt =

µBNum

µBDen
, νBopt =

r3

ν2
opt

ζ2opt = ζ3opt =−
(3xr +ζ1)(1+µBopt)

νopt[1+µ +µBopt +(1+µBopt +µµBopt)νBopt]


(13)

ここで

d1 = 3xr −3r2xr +3r3xr −3r5xr −36x3
r +36rx3

r +3r2ζ1 +3r3ζ1 −3r4ζ1 −3r5ζ1 −24rx2
r ζ1 −12r2x2

r ζ1

+36r3x2
r ζ1 −12r3xrζ 2

1 +12r5xrζ 2
1 −3r3xrµ −3r5xrµ −2r5ζ1µ

d2 = 3xr −3r2xr +3r3xr −3r5xr −36x3
r +18rx3

r +54r2x3
r +3r2ζ1 +3r3ζ1 −3r4ζ1 −3r5ζ1 −42rx2

r ζ1

−12r2x2
r ζ1 +54r4x2

r ζ1 −24r3xrζ 2
1 +6r5xrζ 2

1 +18r6xrζ 2
1 −2r5ζ 3

1 +2r8ζ 3
1 −3r3xrµ −3r5xrµ

+54r2x3
r µ −2r5ζ1µ +54r4x2

r ζ1µ +18r6xrζ 2
1 µ +2r8ζ 3

1 µ


(14)
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µBNum = 3r4xr + r6ζ1 − (3xr +ζ1)ν2
opt +3rxr(1+µ)ν2

opt − r3{3xr +ζ1[1− (1+µ)ν2
opt]}

µBDen = 3r4xr(1+µ)+ r6ζ1(1+µ)+3rxrν2
opt − (3xr +ζ1)ν2

opt − r3[3xr +ζ1(1−ν2
opt)]

 (15)

6. 並列型二重動吸振器の準最適解

図 7は並列型二重動吸振器の準最適解を図示したものである．同図 (a)に示されているように，二つの動吸振

器の最適質量比 µBoptは主系減衰 ζ1の増加と共に急に小さくなり，ある ζ1の値において完全にゼロになる．した

がって，それより大きい主系減衰の値においては解は存在しない．同図 (b)～(d)において，曲線が途中で消えてい

るのはその理由による．これらの図に示されているように，主系減衰が増加するに従って，主系に対する動吸振

器 Aの同調比 νopt は単調に減少し，動吸振器 Aと Bの同調比 νBopt と減衰比 ζ2opt, ζ3opt は単調に増加していく．
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(d) Optimal damping ratio ζ2opt = ζ3opt

Fig. 7: Optimal parameters for the parallel-type double-mass DVA based on stability criterion
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Fig. 8: Maximized stabilities of vibratory systems fitted with double-mass DVAs
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図 8(b)の破線は，式 (13)によって最適設計された動吸振器を有する系の安定度を示している．同図の実線は，

単一質量動吸振器が取り付けられた系の安定度である．二つの曲線を比較すると，同じ質量比 µ の値に対して，破
線の方が実線よりもわずかに安定度の値が大きいが，主系減衰比が大きくなるに従って両曲線は近づいていき，や

がて合流する．曲線が合流した後は，単一質量動吸振器の曲線に従って変化していき，途中で急に勾配を変えて

ゼロに近づいていく．曲線の勾配が急に変化する点は特性根が複素数から実数に変化する瞬間である．単一質量

動吸振器が取り付けられた振動系の安定度は，主系減衰比が 1のときにゼロになるという性質がある．

図 8(a)は，直列型二重動吸振器を有する系の安定度の推移を示している．減衰のある主系に二つの動吸振器を

直列に取り付けると，その特性根は図 5(c)のように半径 1の半円上を移動する．したがって，その最大値は必ず

1に到達し，突然減少した後，ζ1が無限大においてゼロに収束していく．図 8(a)と (b)を比較すると，並列型二重

動吸振器を有する系の安定度は，直列型動吸振器を有する系よりもはるかに劣ることがよく理解できる．

7. 結 言

著者の既報告論文(9)において，並列型二重動吸振器を有する系の安定度は，直列型動吸振器を有する系の安定度

よりもはるかに劣ることが示されていた．その理由を探るために特性根の軌跡を描いたところ，両者に大きな違い

があることが明らかになった．さらに，並列型では二つの動吸振器の最適減衰比が非常に近い値をとることが明

らかになったので，両者を等置したところ，並列型二重動吸振器の準最適調整式を導出することができた．最後

に，その調整式に必要な特性根の座標値は，ある二元連立代数方程式の一つの解として求められることを示した．
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