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Abstract

In this thesis, a front-steering assist control system for preventing overturning of motor-

cycles is designed, and its design procedure based on model-based systems engineering is

clarified. It is shown by simulations that the control system can assist seniors or unskilled

riders to prevent overturning accidents of motorcycles caused by sudden disturbances.

The system-level design of the front-steering assist control system is carried out, where

the concept design and functional architecture are decided. In order to realize the func-

tional architecture decided, the control system is designed and its control performance is

verified by carrying out simulations. Also, it is validated by simulations that the front-

steering assist control system can prevent the overturning of motorcycles.

The followings are contents of each chapter in this thesis.

In Chapter 2, the concept design of the front-steering assist control system is carried

out by using SysML (Systems Modeling Language). At the context level, the author

clarifies the design boundary and the associated external systems, and defines basic use

cases of the front-steering assist control system. Relationships and interfaces between the

front-steering assist control system and the associated external systems are clarified by

functional context analysis. At the analysis level, use cases are decomposed to obtain

use cases of Assist Rider’s Straight Running Driving, Assist Rider’s Turning Driving,

and Assist Rider’s Lane Change Driving. These use cases are regarded as test cases

when the validation of the front-steering assist control system is performed. Behavior

sequences between functional sub-systems of the front-steering assist control system are

described for realizing the use cases at the analysis level. Based on the description of

the behavior sequences, the author creates interfaces among the functional sub-systems.

Using the interfaces and the functional sub-systems, the functional architecture of the

front-steering assist control system is decided. In order to assess the control performance

of the controller, the author clarifies constraints on the controller design using a parametric

diagram.

In Chapter 3, a nonlinear dynamical model of rider-motorcycle system is presented

in order to design a controller and carry out simulations of verification and validation.

According to the use cases analysis at the context level done in Chapter 2, the leaning of

the rider’s upper torso and the influence of the steering reaction torque to the upper torso

are consideration. Also, the author presents a tire model considering its cross-sectional

shape, the elastic deformation and the tire-ground contact area. By adding constraints

such as pin-joint constraints, Kane’s equations of motion and the nonlinear state-space

model are derived. Using the derived nonlinear state-space model, the rider’s steering



torque and the lean torque for controlling rider’s upper torso are calculated by final-state

control to realize an optimal lane change. It is verified that the results of lane change

simulation qualitatively agree with the experimental results published by JASO standard.

In Chapter 4, in order to realize the functional architecture decided by the concept

design, a controller of the front-steering assist control system is designed. The nonlinear

state-space models are linearized around equilibrium points of the steady state. The

linear steady-state straight running models and the linear steady-state circular turning

models are derived at the velocities from 15 km/h to 60 km/h, respectively. By eigenvalue

analysis and frequency response analysis of the linearized model, the reduced-order model

is derived. An H∞ controller is designed to the reduced-order model, where the feedback

signal is the roll rate of the motorcycle and the output is the torque to be generated by

a servo motor.

In Chapter 5, using the test cases decided by the use cases analysis in Chapter 2,

the verification of the controller and validation of the front-steering assist control system

are carried out by simulations. The effectiveness and robustness of the front-steering

assist control for straight running and steady-state circular turning are demonstrated

from simulation results. Also, the effectiveness of front-steering assist control for the

unskilled rider is demonstrated from the lane change simulations. It is validated that the

front-steering assist control system can prevent overturning of motorcycles and assist the

unskilled rider’s driving behavior.

In Chapter 6, the author investigates the concept design of a driving stability control

system integrating the front-steering assist control system, an anti-lock braking system,

and a traction control system. Also, the work clarifies the future work of the integrated

driving stability control system for motorcycles.

Finally, in Chapter 7, contents of this thesis are concluded.



要旨
本論文では，二輪自動車の転倒を防ぐための前輪操舵アシスト制御システムを，モデル

ベースシステムズエンジニアリングに基づき設計する手順を明らかにしている．この前輪

操舵アシスト制御システムを二輪自動車に導入することにより，高齢者や未熟練ライダの

運転をアシストすることができ，不意な外乱等による転倒事故を未然に防げることをシ

ミュレーションで示している．

モデルベースデザインとしては，前輪操舵アシスト制御システムに対するコンセプトと

機能アーキテクチャを決める最上位のシステムレベルでのデザインを行っている．これに

より決定した機能アーキテクチャを実現するため，制御系を設計し，シミュレーションに

より制御仕様を検証するとともに，「二輪自動車の転倒を防ぐ」という要求を満たす前輪

操舵アシスト制御システムの妥当性を確認している．

以下に各章ごとの内容を示す．

2章では，システムモデリング言語 SysMLを用いて前輪操舵アシスト制御システムの

概念設計を行う．まず，コンテクストレベルで設計範囲を明確にするとともに，関連する

外部システムを明確にし，ユースケースを定義する．このユースケースを実現するため，

前輪操舵アシスト制御システムと関連する外部システムの振る舞いをシーケンス図で表現

する．シーケンス図によって導かれたインターフェースを用いて前輪操舵アシスト制御シ

ステムと関連する外部システムを統合し，機能のコンテクスト分析を行う．次に，アナリ

シスレベルでのユースケースの分解により「直進状態でのアシスト」，「旋回運動における

アシスト」，「レーンチェンジにおけるアシスト」のユースケースを得る．このユースケー

スは妥当性確認のシミュレーションを行う場合にはテストケースとなる．アナリシスレベ

ルのユースケースを実現するため，前輪操舵アシスト制御システムの機能のサブシステム

間の振る舞いをシーケンス図で表現する．シーケンス図から導かれたインターフェースを

用いて各機能のサブシステムを統合し，機能アーキテクチャを構築する．また，制御系の

性能を評価するため，パラメトリック図を用いて制御系設計に際しての制約条件を明確に

している．

3章では，前輪操舵アシスト制御系設計および検証・妥当性確認シミュレーションを行

うためのライダ-二輪自動車系の力学モデルを構築する．2章のコンテクストレベルのユー

スケース分析により，操舵軸に与えられた操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える

影響，およびライダの上体のロール軸まわりの動きを，力学モデルに考慮する必要がある

ことがわかった．また，タイヤの断面形状，弾性変形，接地面積を考慮した比較的簡便な

タイヤモデルを提案している．ピンジョイントなどの拘束条件の追加により，ケイン型運

動方程式を導いた上でライダ-二輪自動車系の非線形状態空間モデルを導出する．このモ

デルに基づき，最適なレーンチェンジを実現するため，終端状態制御により，ライダから

の操舵トルクとライダの上体を制御するリーントルクを算出した．その結果得られた最適



なレーンチェンジにおける二輪自動車の挙動は JASO規格に掲載されている走行試験の

一例と定性的に一致することが確認されている．このことから，導出したライダ-二輪自

動車系の非線形状態空間モデルの妥当性が検証された．　

4章では, 2章で決定した機能アーキテクチャを実現するため，前輪操舵アシスト制御

系の設計を行う．ライダ-二輪自動車系の力学モデルの固有値解析および周波数応答解析

を行うことで，制御系設計に適切な低次元化モデルを導き，この低次元化モデルに対して

制御系を設計する．まず，ライダ-二輪自動車系の安定性解析を行うため，3章に構築した

非線形力学モデルを線形化し，車速 15 km/h～60 km/hまでの線形定常直進走行モデル

と線形定常円旋回モデルを導出する．導出した線形モデルに対する固有値解析と周波数応

答解析を行う．そして，固有値解析と周波数応答解析から得られたモード特性により，制

御器設計に用いる低次元化モデルを導く．導いた低次元化モデルを用いて，車体のロール

レートをフィードバック信号とし，サーボモータが生じるトルクを制御出力とした制御系

を設計する．制御手法としては，入力外乱の抑制ができ，出力フィードバック制御システ

ムが容易に設計可能なH∞制御を採用している．

5章では，2章のユースケース分析より決定したテストケースを用いて，前輪操舵アシ

スト制御システムの検証と妥当性確認を行う．シミュレーションにより，直進走行と定常

円旋回時における前輪操舵アシスト制御の有効性およびロバスト性を示す．さらに，レー

ンチェンジ中に二輪自動車に突発的な外乱を受けるシミュレーションにより，設計した前

輪操舵アシスト制御システムが二輪自動車の転倒を防ぎ，未熟練ライダの運転のアシスト

に有効であることを確認する．

6章では，3章～5章までに設計，検証，妥当性確認を行った前輪操舵アシスト制御シ

ステムに，さらに，アンチロックブレーキシステムとトラクションコントロールシステム

を統合した走行安定化統合制御システムを開発するための概念設計を行う．そしてこの統

合制御システムに必要となる今後の課題を明確にしている．

最後に，7章において本論文の結論を述べる．
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1 序論

1.1 研究の背景

1.1.1 二輪自動車の転倒と過去の研究

二輪自動車は，以下の特徴をもっており，日本では効率的な交通手段として広く利用さ

れている1）．

• 二輪自動車は自転車より高速移動が可能なため，移動時間が短縮でき，移動範囲が
広くなる．

• 二輪自動車は四輪自動車に比べて軽量であるので，個人で移動する場合には，四輪
自動車と比べて燃費効率がよい．

• 占有面積が小さく，小回りが利くため，交通量を増やすことができる．

• 四輪自動車 1台の駐車スペースで５台の二輪自動車が駐車可能となるため，省スペー

スである2）．

しかしながら，二輪自動車は，二つの車輪のみにより路面に接地していることから，あ

る程度の速度を持たないとロール方向の安定性は確保されない．このように二輪自動車は

構造的に不安定な特性を持つため，不意な外乱等を受けてライダが二輪自動車の姿勢を制

御し切れずに転倒してしまうことがある．本研究の中で実施した「二輪自動車の走行に関

する調査」のアンケートの調査結果から，ライダの危険体験全体の 39 %程度を「スリッ

プ，転倒」が占めることがわかっている．このアンケートの具体的な調査結果を 2章に示

すが，アンケートの調査結果から以下の状況ではライダによる安定化ができず，二輪自動

車の転倒が起きることが明らかになっている．

• 道路上の局所的に低摩擦の部分（マンホールなど）でスリップする場合

• 低摩擦路面でライダがブレーキ操作，レーンチェンジ，旋回運動を行う場合

• ライダが不意の障害物を回避するために急ブレーキ，あるいは，急激なレーンチェ
ンジや旋回運動を行う場合

二輪自動車の場合，四輪自動車のような乗員を守るキャビンがないため，転倒事故が一

旦起きると，ライダは重傷を負い，最悪の場合には，死に至ることさえある．図 1.1に示

す交通事故総合分析センターのデータ3）から，交通手段別に二輪自動車，四輪自動車およ

び自転車を比較すると二輪自動車の死亡率（死亡率 (%)=死者数÷死傷者数× 100）は 0.7

%で一番高いことがわかる．また，警視庁の二輪自動車乗車中の事故類型別死者数の統

計データ4）によれば，東京都内では，単独転倒事故による死者は一番多く，2007年の場

1



Fig. 1.1 Death rate in different transportation means

合は全体の 35 %を，2008年には全体の 38 %を占める．一方，二輪自動車による事故の

死傷者のうち 10人に 6人は，免許取得後 3年未満の未熟練ライダである5）．また，二輪自

動車を低速で運転することが多い高齢者は，転倒事故時に重大な損傷を受ける場合が多々

ある．

さらに，交通システムにおいて二輪自動車の転倒事故が起きる場合には，ライダのみな

らず，四輪自動車のドライバや歩行者などに危害を及ぼす恐れがある．2009年に起こっ

た二輪自動車の転倒事故に関するニュースとしては以下に挙げられる．

（1）警察官が二輪自動車（原付）を運転中に転倒，前を歩いていた親子 2人に衝突6）．

時間：2009年 1月 5日，場所：千葉県いすみ市日在の市道

（2）自転車を避けようと，二輪自動車が転倒しライダは重傷を負った7）．

時間：2009年 6月 10日，場所：東京都渋谷区

（3）ライダが渋滞している車をすり抜けながら，二輪自動車を走行させていたところ転

倒し，停車中のトラックに衝突8）．

時間：2009年 10月 21日，場所：さいたま市桜区田島の国道 17号

（4）二輪自動車が転倒した後，ライダが後続トラックにはねられ死亡9）．

時間：2009年 12月 7日，場所：長崎県長与町内の県道

また，図 1.2に示す転倒事故を含む二輪自動車の交通事故の調査結果10）より，四輪自動

車との事故が全体の 75 %を，軽車両との事故が全体の 7 %を，歩行者との事故が全体の

4 %それぞれ占めることがかわった．

以上に述べたように，二輪自動車は不安定な特性を持つため，不意な外乱を受けて二

輪自動車が転倒してしまうことがあり，それによりライダのみならず，周りの四輪自動車
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Fig. 1.2 Other parties involved in motorcycle accidents (2007)

のドライバや歩行者に重大な危害を与えてしまうことがある．このような背景のもとで，

すでに多くの研究者は二輪自動車の安定性の解析や走行制御などに関する研究を行って

いる．

二輪自動車の運動解析に関するこれまでの研究

二輪自動車の運動解析に関する研究は，19世紀後半にヨーロッパにおいて実験的観察に

基づく自転車の安定性解析から始められた11）．1950年から1970年までの間に，Dohring12），

近藤ら13），傅14）などを中心に実験的研究が進められるとともに，二輪自動車の走行安定

性を論じる線形運動方程式が導出され，理論解析が進んだ．1971年，Sharp15）はタイヤの

横力が横滑り角とキャンバ角に対して 1次遅れ特性をもって発生することを提唱し，車体

横速度，ヨー角，ロール角および前輪操舵角の 4自由度の線形運動方程式をLagrangeの方

法で導出した．さらに，定常直進走行状態での固有値解析により，キャプサイズ，ウィー

ブ，ウォブルの 3つのモードが直進安定性を支配することを明らかにした．キャプサイズ

は，非振動的ロールモードであり，約 40 km/h以下の低速域では安定で約 60 km/h以上

の高速域ではやや不安定になる．ウィーブは車体の横すべり，ヨ―運動およびロール運動

が連成した 1 Hz～4 Hzの振動モードであり，低速域と高速域において不安定となる．ウォ

ブルは主に操舵系に発生する 6 Hz～10 Hzの振動モードであり，振動数が比較的高く，高

速域で不安定となる．その後，Sharpのモデルには様々な改良が加えられ，定常走行時の

振動のメカニズムの解明などに役立てられた16）～18）．
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80年代以降，コンピュータの性能向上とともに運動解析が進展し，車体剛性19）20），タ

イヤの動特性21），ライダの振動特性22）なども検討されるようになった．1981年，Koenen

と Pacejkaら23）はライダの上体のロール軸まわりの自由度を考慮した力学モデルを用い

て，旋回運動中に二輪自動車のフレーム弾性，ライダの動特性とタイヤのモーメントは自

由振動への影響を分析した．

また，動的機構解析ソフトウェア24）25）を用いてコンピュータ上に詳細なモデルを構築

し，それを用いたより厳密な二輪自動車の運動解析が始まった．動的機構解析ソフトウェ

アでは，モジュールというグラフィカルユーザーインタフェースを使ってモデルデータを

入力し，機構モデルを作ることで，自動的に内部に微分代数型運動方程式を作る26）～28）．

しかしながら，動的機構解析ソフトウェアでは，運動方程式が陽に得られない．1997年，

今泉と藤岡ら29）は機構解析ソフトウェアを用いて，ライダ，サスペンション，フレーム

剛性を考慮し，ライダの手をハンドルと結合し，11剛体 31自由度の二輪車-ライダ系の動

的解析モデルを構築した．このモデルを用いた直進，旋回とレーンチェンジの走行シミュ

レーションは実車実験結果と比較され，その有効性が確認されている．さらに，フレーム

剛性とタイヤ特性がウィーブに与える影響も解析した．

2001年ごろより，鎌田と西村ら30）～32）は，動的機構解析ソフトウェア上でライダの上

半身を含むボディ，フロントフォーク，懸架部を含むフロントタイヤ，懸架部を含むリヤ

タイヤの剛体要素を回転ジョイントで結合した非線形動的解析モデルを構築した．また，

構築した非線形モデルを，動的機構解析ソフトウェア内部の線形化モジュールで線形化

し，後輪操舵制御系の設計を行ったが，線形化モデルの妥当性に問題があった30）．線形

化モジュールは各時間刻みごとに微分代数方程式をテーラー展開して線形化方程式を算

出しているため26），得られた線形モデルが刻み時間ごとに異なってしまうという問題が

生じている．そのため，鎌田と西村らは構築した非線形動的解析モデルに対して，部分空

間同定法33）を用いたシステム同定を行い，制御系設計が利用できる線形モデルを導出し

た31）32）．そこでは，同定モデルのモード分離を行った結果より，低速域ではロールモード

の影響がより強くなっており，操舵トルク入力からロール角への伝達特性が 1次遅れ系で

近似できることがわかった．さらに，動的解析モデルにできるだけ近い諸元の実車を 30

km/hの低速域で直進定常走行させ，操舵軸に取り付けたモータによりトルク外乱を印加

した時のロール角応答より，実車のシステム同定を行い，線形モデルを導出した34）．動的

機構解析ソフトウェア上で得られた同定モデルとの比較を行い，低速域での二輪車のモデ

ルがロールモードと 1次遅れモードで表わされることを示した．

2002年，Cossalterと Lotら35）は，タイヤの断面形状と変形，前後シャーシー，サスペ

ンションを考えた非線形力学モデルを提案した．この力学モデルは Fortran Codeにより

実行されてリアル時間のシミュレーションが実現された．また，スラロームとレーンチェ

ンジのシミュレーション結果と実験結果との整合性が示された．
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二輪自動車の走行制御に関するこれまでの研究

二輪自動車の走行安定性を向上させるための制御に関する研究は，（1）ライダによる二

輪自動車の操縦制御と（2）二輪自動車の自律制御に大別される．

（1）ライダによる二輪自動車の操縦制御

1962年ごろより，井口36）～38）はライダの制御動作を直立安定制御と方向安定制御の二

つに分けたライダの操縦動作モデルを提案した．この操縦動作モデルでは，車体ロール角

のフィードバックにより直立安定のための操舵角制御を，近藤39）が提案した四輪自動車

用前方注視モデルにより方向安定のための操舵角制御をそれぞれ行っている．ここで前方

注視モデルは，人間が車両の前方一定距離（前方注視距離）を基準に将来の車両の位置を

予測し，予測位置と目標コースとの誤差に比例した修正操舵を行うモデルである．1988年

ごろより，片山40）41）らは Sharpの 4自由度のモデル15）にライダの上体と下体のロール軸

まわりの 2自由度を追加した上で，前方注視モデルと組み合わせた操縦動作モデルを構築

した．この操縦動作モデルでは，ライダからの操舵トルク，ライダの上体と下体をそれぞ

れ制御するリーントルクが車体のロール角および前方注視点における横変位と目標コース

との誤差に対する比例制御で求められた．スラロームや車線変更などの走行実験により，

構築した操縦動作モデルの有効性が検証された．

（2）二輪自動車の自律制御

1995年，Lenkeit42）は車両開発の段階で正確な繰り返し試験を行うことを目的として，

二輪自動車の自律走行システムを開発した．ステア軸に直接モータを取り付けて，ロール

角の比例制御で二輪自動車単体が走行するための操舵トルクを求めている．2001年ごろ

より，宮岸43）44）らは二輪自動車の自動操縦システムを開発した．そこでは，ライダの肩

の動きを模擬するサブハンドルを，車体のハンドルとばね・ダンパを介して結合し，ロー

ル角速度に対する比例制御で直立安定を保つようにサブハンドルの回転角を求めた．その

上で，2次前方注視予測モデル45）46）を用いて車線を維持するためにサブハンドル回転角

を補正している．

ライダ操縦へのアシスト制御に関する研究は，（1）ライダの制動・駆動へのアシスト制

御と（2）ライダの操舵へのアシスト制御に大別される．

（1）ライダの制動・駆動へのアシスト制御

1989年ごろより，二輪自動車用アンチロックブレーキシステム（ABS: Anti-lock Braking

System）についての研究が進められた47）～50）．アンチロックブレーキシステムは，滑り

やすい路面における制動で，車輪がロックしないようにするため，車体速度と車輪回転速

度を検知し，タイヤのスリップ率を安全な範囲に保ち，ブレーキ油圧を調整することによ

り制動力を最適な状態に制御するシステムである．一旦タイヤがロックして滑り始める

と，二輪自動車は不安定になりハンドルが効かないばかりか，二輪自動車の転倒がよく起

きる．そのため，アンチロックブレーキシステムは制動時においてある程度まで二輪自動

車を走行安定化させることができる．1988年に，BMWは実用的な電子制御式ABSを市
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販のBMW K100RSに実装した51）．

1988年ごろより，四輪自動車用トラクションコントロールシステム（TCS: Traction

Control System）についての研究を行っている52）～55）．トラクションコントロールシステ

ムは，車両が発進・加速を行う際に，車輪の空転を回避するため，車体速度と車輪回転速

度を検知し，タイヤのスリップ率を安全な範囲に保ち，スロットル開度を調整することに

より駆動力を最適な状態に制御するシステムである．トラクションコントロールの制御

システムのコストが高いなどのため，二輪自動車への応用は四輪自動車より非常に少な

い56）．しかしながら，2007年に，BMWはアンチロックブレーキシステムとトラクショ

ンコントロールシステムを統合した自動安定化制御システム（ASC: Automatic Stability

Control System）を市販のBMW K1200Rに実装した56）57）．

（2）ライダの操舵へのアシスト制御

1985年ごろより，ライダの操舵へのアシスト制御が提案されるようになった．前輪の

操舵系の振動モードであるウォブルモードは 6 Hz～10 Hzに現れることから，このモード

をライダ自身が制御することは不可能と考えられ，まず後輪操舵制御を適用する手法が提

案された．井口58）は，後輪を前輪と連動させて操舵する機構の研究を行った．二輪車の

後輪を前輪と同じ向きに操舵することによって，直進安定性を増加させ，二輪車の操縦が

容易になることを示した．一方，1994年，引地59）は前輪と独立して，後輪に発生するタ

イヤの横力に応じて後輪が自己操舵する機構の開発を行い，高速におけるウィーブの安定

化が可能となることを実験により示した．以上の後輪操舵制御機構は直進時の振動の安定

化を目的としたもので，制御アルゴリズムの設計は数式モデルをもとにして行われたもの

ではない．これに対し，1997年，西村60）は，Lagrangeモデルに基づき後輪操舵による姿

勢安定化制御系を設計した．ここでは，ロール角をフィードバックして後輪に操舵トルク

を与えることで姿勢を安定化させる制御系の設計を行っている．また，2003年，鎌田と

西村31）32）らは，市販の動的機構解析ソフトウェア上で構築した非線形解析モデルに対し

てシステム同定を行った上で，ロール角をフィードバック信号とし，前輪操舵トルクを制

御出力とした前輪操舵アシスト制御システムを設計した．しかし，市販の動的機構解析ソ

フトウェア上で構築したモデルではライダの動特性を考慮していないため，それに基づき

設計した制御システムは，ライダの操縦や体の動きの影響を強く受ける二輪自動車に対し

て高い制御性能が得られない．また，鎌田ら34）はモータ駆動による前輪操舵アシスト機

構の設計と製作を行い，実験機を直進定常走行させ，サーボモータよりトルク外乱を与え

た時のロール角応答より，実車のシステム同定を行った．得られた実車の同定モデルに基

づいて，前輪操舵アシスト制御システムが設計された．直進定常走行中に二輪自動車が突

発的な外乱を受ける場合，実験より前輪操舵アシスト制御システムの有効性が示された．

しかし，ライダによるレーンチェンジと旋回運動に対する前輪操舵アシスト制御の有効性

が検討されていない．そこで，本論文では，次節に示すモデルベースシステムズエンジニ
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アリングに基づき，ライダの動特性を考慮した前輪操舵アシスト制御システムに関する研

究を進める．

1.1.2 モデルベースシステムズエンジニアリング

現在，二輪自動車や四輪自動車の車両開発から，衛星や宇宙ステーションの航空宇宙開

発まで，システムズエンジニアリングは複雑なシステム開発を成功裏に実現させるため

のアプローチとして様々な産業に応用されている．システムズエンジニアリングの基本

手法として，Forsbergらはシステムのアーキテクチャとエンティティ開発が明確に現れる

Dual Veeモデルを提案した61）∼65）．

図 1.3(a)に示すように，Dual VeeモデルはArchitecture Veeとシステムレベル，サブシ

ステムレベル，一番下のコンフィグレーションアイテムレベルそれぞれのEntity Veeから

構成される．(b)のArchitecture Veeの左側ではシステム全体から，サブシステム，一番下

のコンフィグレーションアイテムの開発までアーキテクチャを分解していく．Architecture

Veeの右側では一番下のコンフィグレーションアイテムから，サブシステム，システム全

体の実現までアーキテクチャを統合する．図 1.3(c)に示すように，それぞれのEntity Vee

の左側ではユーザとステークホルダの要求分析から，要求定義，概念設計およびアーキテ

クチャの選択，詳細設計，購入・実装・コーディングまで行う．検証・妥当性確認の計画

を立てた上で，Entity Veeの右側に示すように，検証（検査・テスト・証明・アナリシス

を含む）から，妥当性確認の準備，妥当性確認まで行う．

本論文では，Dual Veeモデルに基づき，二輪自動車の転倒を防ぐための走行安定化制

御システムの設計を行う．図 1.4に示すように，二輪自動車の走行安定化制御システムに

対するコンセプトと機能アーキテクチャを決める最上位のシステムレベルの設計を行う．

システムレベルの Entity Veeの左側では，ステークホルダの要求分析およびミッション

定義から，ユースケース分析，機能アーキテクチャを決定する概念設計を行った上で，詳

細設計としてライダ-二輪自動車系の力学モデルを構築した上での制御系設計を行う．シ

ステムレベルのEntity Veeの右側では，まず，検証計画を立てた上で，シミュレーション

を用いた検証を行う．次に，ユースケース分析によって，テストケースを決める妥当性確

認の準備を行う．最後に，シミュレーションを用いた走行安定化制御システムの妥当性確

認を行う．図 1.4に示すシステムレベルの設計アプローチに従って，2章～6章まで走行

安定化制御システムを設計する．

2章では，図 1.4に示すシステムレベルのEntity Veeのステークホルダの要求分析およ

びミッション定義，ユースケース分析と機能アーキテクチャを決定する概念設計を行う．

まず，As-is To-be分析を用いてステークホルダの要求，走行安定化制御システムの現状

とあるべき姿を分析する．As is-To be分析より，将来の走行安定化制御システムとして，

ライダの操舵へのアシスト制御が必要であることがわかる．前輪操舵アシスト制御システ

ムのミッションを定義した上で，システムズエンジニアリングを支援するシステムモデ
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(a) Dual Vee consisting of Architecture Vee & Entity Vee

(b) Architecture Vee

(c) Entity Vee

Fig. 1.3 Dual Vee Model
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Fig. 1.4 Entity Vee of system-level design for motorcycle driving stability control system

リング言語 SysML(Systems Modeling Language)を用いた前輪操舵アシスト制御システム

のユースケース分析と機能アーキテクチャを決定する概念設計を行う．ユースケース分析

では，「直進走行状態でのアシスト」，「旋回運動におけるアシスト」，「レーンチェンジにお

けるアシスト」のユースケースを導出した．

3章と 4章では，概念設計により決定した機能アーキテクチャを実現するため，図 1.4

に示すEntity Veeの詳細設計（ライダ-二輪自動車系の力学モデルを構築した上での制御

系設計）を行う．3章でライダ-二輪自動車系の力学モデルを構築し，それに基づき 4章で

は前輪操舵アシスト制御システムの制御系を設計する．また，構築したライダ-二輪自動

車系の力学モデルを検証するため，3章で検証計画を立てた上で，二輪自動車単体の直進

走行過渡応答，ライダによる定常円旋回，ライダによるレーンチェンジのシミュレーショ

ンを行う．

5章では，図 1.4に示すEntity Veeのテストケースを決める妥当性確認の準備と妥当性

確認を行う．2章のユースケース分析により決定した「直進走行状態でのアシスト」，「旋

回運動におけるアシスト」，「レーンチェンジにおけるアシスト」のそれぞれのテストケー

スに基づき，定常直進走行，定常円旋回とレーンチェンジのシミュレーションを行う．こ

のシミュレーションにより，制御仕様を検証するとともに，前輪操舵アシスト制御システ

ムの妥当性確認を行う．

6章では，走行安定化統合制御システムを検討する．5章までに設計，検証，妥当性確

認を行った前輪操舵アシスト制御システムに，さらに，アンチロックブレーキシステムと

トラクションコントロールシステムを統合した走行安定化統合制御システムの概念設計を

6章で行う．走行安定化統合制御システムに対して，図 1.4に示すEntity Veeのステーク
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Fig. 1.5 SysML diagram classification

ホルダの要求分析およびミッション定義，SysMLを用いたユースケース分析と機能アー

キテクチャを決定する概念設計を行う．

現在のシステムズエンジニアリングでは，モデルベースシステムズエンジニアリング

が提唱され，モデリングによるシステム要求分析，概念設計，検証と妥当性確認などの活

動をサポートしている．従来のシステムズエンジニアリングでは，システムを開発すると

き，要求仕様書やアーキテクチャ設計書などで文書が多用されてきた．文書を用いる問題

点として，表現が不完全かつ曖昧なため，情報を誤解して伝達としてしまう点がある．モ

デルベースシステムズエンジニアリングのアプローチでは，従来のシステムズエンジニア

リングで多用されてきた文書の替わりに，システムのモデル定義，マネジメント，コント

ロールを行い，コンカレントデザインを促進する．モデルベースシステムズエンジニアリ

ングにより，システム開発のプロセスと品質を改善し，システムの信頼性や再利用性など

を向上できる．また，システムアーキテクチャの明確なビジョンがないと，チームの理解

とコミュニケーションがうまくできず，開発失敗のリスクが高くなってしまう66）．

近年，モデルベースシステムズエンジニアリングをサポートするため，OMG (Object

Management Group)は，グラフィカルなモデリング言語SysML67）∼71）(Systems Modeling

Language)を開発した．本論文では，モデリング言語 SysMLを用いて，2章で前輪操舵

アシスト制御システムのユースケース分析と機能アーキテクチャを決定する概念設計を，

6章で走行安定化統合制御システムのユースケース分析と機能アーキテクチャを決定する

概念設計をそれぞれ行う．

SysMLはシステムズエンジニアリング用の標準モデリング言語として，複雑化するシ

ステムの仕様，分析，管理機能を大幅に向上させながら，開発チーム内のコミュニケー

ションを改善できる．特に，SysMLを用いてステークホルダの要求とシステム全体の複

雑さが分析され，機能アーキテクチャを決定する概念設計が行われる．これにより，シス

テムアーキテクチャの明確なビジョンの表現，開発期間とコストの短縮，開発失敗のリス

クの減少，要求を満足するシステムの完成が可能となる．
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SysMLは，UML2.0の言語仕様の一部を再利用した部分と新たに拡張した部分から構

成される．図 1.5に示すように，SysMLにおけるダイアグラムのタイプは振る舞い図，要

求図と構造図の 3種類である68）．さらに，振る舞い図と構造図は，各々複数の図に分類

される．実線の四角で示すシーケンス図，状態マシン図，ユースケース図，パッケージ図

は UML2.0と同じである．点線の四角で示すアクティビティ図，ブロック定義図，内部

ブロック図は UML2.0から修正されたものである．破線で示す要求図とパラメトリック

図は新規に追加された図である．本論文では，ユースケース図，シーケンス図，ブロック

定義図，パラメトリック図を用いて，モデル駆動型開発（MDSD: Model-Driven Systems

Development）アプローチに基づき，二輪自動車の走行安定化制御システムの概念設計を

行う．

1.2 研究の目的と論文の構成

1.2.1 研究の目的

本論文では，二輪自動車の転倒を防ぐため，モデルベースシステムズエンジニアリング

に基づきシステムレベルで前輪操舵アシスト制御システムを設計することを目的としてい

る．まず，1.1.1項に述べた「交通システムにおける二輪自動車の転倒」の問題点に対し

て，ステークホルダーの「二輪自動車の転倒を防ぐ」という要求を分析する．このステー

クホルダの要求に対して，何らかの走行安定化制御を施すことで，二輪自動車の転倒を防

ぐことができると考えられる．As-is To-be分析により，走行安定化制御のあるべき姿は

操舵アシスト制御，制動時のアンチロックブレーキと駆動時のトラクションコントロール

の統合制御を実現することがわかる．このためには，二輪自動車の前輪操舵アシスト制御

を実現することが必要である．本論文では，前輪操舵アシスト制御システムのモデルベー

スデザインを行い，走行安定化統合制御システムを検討する．

モデルベースシステムズエンジニアリングを支援するモデリング言語 SysMLを用いて

前輪操舵アシスト制御システムの概念設計を行う．まず，コンテクストレベルでユース

ケース分析，前輪操舵アシスト制御システムと外部関連するシステムの振る舞いの表現お

よびインターフェースの作成，機能のコンテクスト分析を行う．次に，アナリシスレベル

でユースケース分解，機能のサブシステムの定義，サブシステム間の振る舞いの表現およ

びインターフェースの作成，機能アーキテクチャ，制御器設計の制約条件の追加を行う．

概念設計により決定した機能アーキテクチャを実現するため，力学モデルに基づく制御系

を設計し，シミュレーションにより制御仕様を検証するとともに，「二輪自動車の転倒を

防ぐ」という要求を満たす前輪操舵アシスト制御システムの妥当性を確認する．

二輪自動車の運動解析，走行安定化制御と検討・妥当性確認シミュレーションを行うた

め，マルチボディダイナミクス理論に基づき，ライダの動特性を考慮したライダ-二輪自

動車系の非線形力学モデルを構築する．構築した非線形力学モデルは，操舵軸に与えられ
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た操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える影響，およびライダの上体のロール軸

まわりの動きを考慮している．また，正確なタイヤ力を解析するため，タイヤの断面形

状，接地面積と垂直方向の弾性変形を考慮したタイヤモデルを提案している．構築した

ライダ-二輪自動車系の力学モデルに対して，拘束条件追加と速度変化の方法によりケイ

ン型運動方程式72）73）を導出した．ライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを検証するた

め，単純化された二輪自動車単体のモデルを用いて直進走行シミュレーションを行う．ま

た，ライダの操縦と車体運動との関係を解析するため，ライダの定常円旋回操縦とレーン

チェンジ操縦のシミュレーションを行う．特に，障害物を回避する際にライダが行うレー

ンチェンジ操縦を実現するため，終端状態制御により，ライダが与えるべき最適な操舵ト

ルクとライダの上体を回転させるリーントルクを算出する．求めたライダの最適な操縦に

より，熟練ライダの操縦を明らかにすることができる．さらに，ライダの神経・筋肉系の

むだ時間を考慮した二次前方予測誤差修正モデルを導入し，熟練ライダと未熟練ライダの

操縦を模擬できるライダ操縦モデルを構築する．

二輪自動車の安定性を解析するため，検証された非線形モデルを線形化し，固有値解析

と周波数応答解析を行う．固有値解析と周波数応答解析から得られたモード特性により，

線形化モデルから制御系設計に用いる低次元化モデルを導出する．低次元化モデルに対

してH∞制御を適用し，前輪操舵アシスト機構によるロバスト制御システムを設計する．

設計した制御システムの制御仕様を検証し，前輪操舵アシスト制御システムの妥当性を確

認するため，ユースケース解析基づき決定したテストケースにより，直進走行，定常円旋

回，レーンチェンジのシミュレーションを行う．シミュレーションにより，直進走行と定

常円旋回時における前輪操舵アシスト制御の有効性およびロバスト性を示す．レーンチェ

ンジ中に二輪自動車が突発的な外乱を受けるシミュレーションを行い，設計した前輪操舵

アシスト制御システムが未熟練ライダへのアシスト制御の有効性を確認する．

さらに，将来的には，様々な状況下で二輪自動車の転倒を防ぐ走行安定化統合制御シス

テムを検討するべきであると考え，SysMLを用いて，設計した前輪操舵アシスト制御シ

ステム，アンチロックブレーキシステムとトラクションコントロールシステムを統合し，

走行安定化統合制御システムの概念設計を検討する．

1.2.2 本論文の構成

本論文は 7章からなり，まず，1章では，本研究の背景，目的と構成について述べる．

2章では，SysMLを用いて前輪操舵アシスト制御システムの概念設計を行う．

3章では，操舵軸に与えられた操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える影響，お

よびライダの上体のロール軸まわりの動きを考慮したライダ-二輪自動車系の非線形力学

モデルを構築する．そして，シミュレーションにより，力学モデルの検証およびライダの

操縦と車体運動との関係の解析を行う．特に，終端状態制御によりライダからの操舵トル

クとライダの上体を制御するリーントルクを算出し，最適なレーンチェンジを実現する．
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4章では，二輪自動車の安定性解析と制御系設計を行うため，線形化を施した上で，制

御系設計に用いる低次元化モデルを導く．この低次元化モデルに対して，車体のロール

レートをフィードバック信号とし，前輪操舵アシスト機構が生じるトルクを制御出力とし

た制御系を設計する．

5章では，設計した前輪操舵アシスト制御システムの検証と妥当性確認を行うため，ラ

イダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを用いて，直進走行と定常円旋回時における前輪

操舵アシスト制御の有効性とロバスト性をシミュレーションにより示す．さらに，レーン

チェンジ中に二輪自動車が突発的な外乱を受けることを想定したシミュレーションを行

う．このシミュレーションにより，前輪操舵アシスト制御システムが未熟練ライダの運転

のアシストに有効であることを確認する．

6章では，SysMLを用いて，設計，検証・妥当性確認を行った前輪操舵アシスト制御シ

ステムをアンチロックブレーキシステムとトラクションコントロールシステムと統合し，

走行安定化統合制御システムの概念設計を検討する．

最後に，7章において本論文の結論を述べる．
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2 前輪操舵アシスト制御システムの概念設計
本章では，まず，1.1.1項に述べた「交通システムにおける二輪自動車の転倒」の問題

に対して，ステークホルダの「二輪自動車の転倒を防ぐ」という要求を分析する．As-is

To-be分析により，二輪自動車の転倒を防ぐための走行安定化制御の現状とあるべき姿を

検討し，開発する制御システムのミッションを定義する．これを出発点として，モデル

ベースシステムズエンジニアリングを支援するモデリング言語 SysMLを用い，前輪操舵

アシスト制御システムの概念設計を行う．

2.1 ステークホルダの要求分析とシステムのミッション定義

ステークホルダの要求を分析するため，「二輪自動車の走行に関する調査」のアンケー

ト1*を実施した．アンケートの調査結果から，ライダの危険体験を図 2.1に示すように分

類している．ライダは「スリップ，転倒」，「幅寄せ，接触」，「衝突」，「追突」，「強風」，「ス

ピードの出し過ぎ」によって危険を感じている．また，「スリップ，転倒」は全体の 39 %

程度を占めることがかわる．さらに，1.1節に述べたように，アンケートの調査結果から

以下の状況ではライダによる安定化ができず，二輪自動車の転倒が起きることがわかる．

• 道路上の局所的に低摩擦の部分（マンホールなど）でスリップする場合

• 低摩擦路面でライダがブレーキ操作，レーンチェンジ，旋回運動を行う場合

• ライダが不意の障害物を回避するために急ブレーキ，あるいは，急激なレーンチェ
ンジや旋回運動を行う場合

当然ながら，二輪自動車は四輪自動車，自転車などさまざまな乗り物や歩行者が行き交

う交通システムにおいて利用される．図 2.2に示すように，二輪自動車の交通事故の相手

としては，75 %が四輪自動車，7 %が軽車両，4 %が歩行者，4 %が二輪自動車となっ

ている10）．以下に，2009年に起こった二輪自動車の転倒事故に関するニュースの例を挙

げる．

（1）警察官が二輪自動車（原付）を運転中に転倒，前を歩いていた親子 2人に衝突6）．

時間：2009年 1月 5日，場所：千葉県いすみ市日在の市道

（2）自転車を避けようと，二輪自動車が転倒しライダは重傷を負った7）．

時間：2009年 6月 10日，場所：東京都渋谷区

（3）ライダが渋滞している車をすり抜けながら，二輪自動車を走行させていたところ転

倒し，停車中のトラックに衝突8）．

時間：2009年 10月 21日，場所：さいたま市桜区田島の国道 17号
1*「二輪自動車の走行に関する調査」のアンケートを巻末の付録に載せている．

14



Fig. 2.1 Rider’s dangerous experiences classified on the basis of questionnaire research

（4）二輪自動車が転倒した後，ライダが後続トラックにはねられ死亡9）．

時間：2009年 12月 7日，場所：長崎県長与町内の県道

以上の統計データから，二輪自動車が転倒すると，ライダのみならず，四輪自動車のド

ライバや歩行者に重大な危害を与えてしまう可能性があることがわかる．そのため，何

らかの方法で二輪自動車の転倒を防ぐことが求められている．「二輪自動車の転倒を防ぐ」

という要求に対応し，走行安定化制御が一つの対策と考えられる．As-is To-be分析によ

り，二輪自動車の転倒を防ぐための走行安定化制御の現状とあるべき姿を検討する．

図 2.3に示すように，運用・機能・物理の三つの観点から走行安定化制御の現状とある

べき姿を分析する．まず，運用の観点からは，突発的な障害物の回避行動でライダが急

な制動操作を行い，車輪が路面との摩擦を失いロックしてしまったり，急激な駆動操作

で車輪が空転してしまうことがある．そこで，制動時に車輪がロックしないようにする

こと，駆動時には車輪が空転しないようにするという機能が求められる．この機能を実

現するため，アンチロックブレーキシステム（ABS: Anti-lock Breaking System）とトラ

クションコントロールシステム（TCS: Traction Control System）がすでに開発されてい

る．2007 年にBMWは二輪自動車用にABS とTCS を統合した自動安定化制御システム

(ASC: Automatic Stability Control System) を開発した56）57）．ASCは，ライダの制動と

駆動操作をアシストすることができ，制動と駆動によって変化するタイヤと路面の間のス
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Fig. 2.2 Other parties involved in motorcycle accidents (2007)

リップ率をコントロールすることで，ある程度までは二輪自動車の転倒を防ぐことがで

きる．

しかしながら，二輪自動車が路面上の突起物を乗り越える場合やライダの操舵自体の誤

操作により，二輪自動車本体の傾きが生じるような場合には，現状のASCでは効果が低

い．さらに，旋回中に二輪自動車が走行限界に近い状態の場合，ABS作動時に，操縦安定

性が極端に低下することが指摘されている48）．現状で最も先進的と言えるASCでも，二

輪自動車の転倒を完全には防ぐことができないため，二輪自動車のための走行安定化制御

システムとしてはさらに開発の余地がある．そこで，走行安定化制御システムとしては，

ライダの操舵に対してアシストすることが必要と考えられる．四輪自動車の場合には電動

パワーステアリングがすでに普及し，高価格帯の車種ではすでに旋回時におけるヨー運動

の安定化制御に用いられている74）～79）．二輪自動車に対しても，車体全体が安定化される

ようにライダが行う操舵をアシスト制御することが考えられる．

本論文では，まず，前輪操舵アシスト制御システム (FACS: Front-steering Assist Control

System)のモデルベースデザインを行う．設計する前輪操舵アシスト制御システムのミッ

ションは，以下のようにまとめることができる．

• ライダ自身では二輪自動車の走行を安定化させられないことの検知，

• 二輪自動車の走行安定化，
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Fig. 2.3 As-is To-be analysis of driving stability control for preventing overturning acci-

dents

• ライダの操舵へのアシスト制御

そして，この要求のもとに次節以降ではMDSDアプローチに基づき，5章までに前輪操舵

アシスト制御システム（FACS）の設計，検証，妥当性確認を行う．さらに，FACSに既存

のアンチロックブレーキシステム（ABS），トラクションコントロールシステム（TCS）

を統合した走行安定化統合制御システム（IDSCS）の概念設計を 6章で検討する．

2.2 モデル駆動型システム開発アプローチ

モデル駆動型システム開発（MDSD: Model-Driven Systems Development）アプローチ

に基づく以下の手順に従って，前輪操舵アシスト制御システムの概念設計を行う．本論文

では，MDSDアプローチのツールとして SysMLを用いる．図 2.4にこのアプローチをま

とめて示している．

（1）まず，コンテクストレベルのユースケース図を用いて前輪操舵アシスト制御システ

ムの開発範囲を明確にし，ステークホルダをアクターとして定義し，システムの基

本的な機能を初期のユースケースとして定義する．また，属性を考えたアクターと

ユースケースとの関係性を表す．2.3.1項のコンテクストレベルのユースケース分析

により，3章ではシミュレーションに必要なライダ-二輪自動車系の力学モデルを構

築する．
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（2）シーケンス図でユースケースを実現するための走行安定化制御システムと外部関連

システム間の動作シーケンスを表す．2.3.2項の「前輪操舵アシスト制御」を実現す

るための動作シーケンスから，5章で行う前輪操舵アシスト制御システムの検証と

妥当性確認のためのシミュレーションを計画する．

（3）シーケンス図中に表わした走行安定化制御システムと外部関連システム間の動作か

ら，各システム間のインターフェースを作り出す．ブロック定義図ではこのインター

フェースを用いて開発システムと外部関連システムを統合することができる．

（4）コンテクストレベルで作り出したインターフェースが提供する機能は次のアナリシ

スレベル 1におけるユースケースになる．これはユースケースの分解を意味する．

アナリシスレベル 1におけるユースケースにより，5章で前輪操舵アシスト制御シ

ステムの検証と妥当性確認を行うためのテストケースを決定する．

（5）アナリシスレベル 1におけるユースケースを実現するため，シーケンス図で必要な

機能のサブシステム間の動作シーケンスを表わす．

（6）コンテクストレベルと同じようにシーケンス図に表わした動作から，各機能のサブ

システム間のインターフェースを作り出す．ブロック定義図ではこのインターフェー

スを用いて各サブシステムを統合し，アナリシスレベル 1における機能アーキテク

チャを構築する．

（7）アナリシスレベル 1における機能アーキテクチャに各サブシステム間のインター

フェースが提供する機能は，アナリシスレベル 2におけるユースケースになる．(5)

と (6)の手順を繰り返し行い，より詳細な概念設計を行う．

（8）SysMLの新規図であるパラメトリック図を用いて，設計したシステムに対する制約

条件を追加することができる．制御系性能を評価するため，アナリシスレベルでパ

ラメトリック図を用いて制御系設計に対する制約条件を追加する．2.4.5項の制御系

性能を評価するパラメトリック図により，以上の SysMLから得られる概念設計モデ

ルを 3章で構築するライダ-二輪自動車系の力学モデルと 4章で設計する制御系と統

合する．

（9）機能アーキテクチャを決定し概念設計が終わった後，物理的な詳細設計とデザイン

の段階に入る．
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Fig. 2.4 Model-Driven Systems Development Approach

2.3 コンテクストレベルでの概念設計

2.3.1 ユースケース分析

コンテクストレベルでにおいて前輪操舵アシスト制御システムの基本的なユースケース

を定義し，ユースケースとステークホルダーの関係性を分析する．

図 2.5に前輪操舵アシスト制御システムのユースケース図を示す．中央の四角の内部は

設計する前輪操舵アシスト制御システムを，外部は関連する外部システムを表す．この

ユースケース図により，設計範囲を明確にする．システムを設計する初期段階では，設計

範囲の明確化により，設計時間とコストを抑えることができる．楕円はユースケースを，

人型マークはアクターをそれぞれ示す．「ライダ」によって安定化ができないような「路

面」からの外乱を二輪自動車が受けたときに，「既存車両システム」に実装している前輪

操舵アシスト制御システムは，「既存車両システム」を安定化させて，「ライダ」の運転を

アシストする．そのため，外部システムとして「ライダ」，「既存車両システム」，「路面」

をアクターと定義する．「ライダ」は「ライダの上体」と「ライダの下体」から，「既存車両

システム」は「前輪フレーム」，「後輪フレーム」，「前輪」，「後輪」から構成する．「前輪操

舵アシスト制御」と「手動停止」の二つの基本機能はコンテクストレベルのユースケース
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になっている．アクターとユースケース間の線は関連性を示す．アクター「ライダ」，「既

存車両システム」，「路面」は，ユースケース「前輪操舵アシスト制御」と関連がある．ま

た，「ライダ」はユースケース「手動停止」と関連がある．

信頼性の高い制御システムの設計を実現するため，アクターの属性を考慮する．「路面」

の摩擦係数と凹凸状態，「既存車両システム」の種類，走行速度，構成部品の重さ，長さ，

慣性モーメント，「ライダ」の体重，慣性モーメント，操舵軸に与えられた操舵トルクの反

トルクがライダの上体に与える影響，上体のロール軸まわりの動き，神経・筋肉の無駄時

間を定量的に考える．「ライダ」の運転パターン，操縦動作，操縦の熟練度を定性的に考

える．「ライダ」の運転パターンは，直進走行，レーンチェンジ，旋回運動を含む．たとえ

ば，ライダが二輪自動車を直進走行させているとき，障害物に遭遇すると，これを回避す

るためにレーンチェンジや旋回運動を行う．「ライダ」の操縦動作には操舵操縦と上体の

リーン動作を考慮する．「ライダ」の熟練度に関しては，未熟練ライダから熟練ライダま

でのレベルが考えられる．

以上のユースケース分析からシミュレーションに必要な力学モデルとして，3章では二

輪自動車単体ではなく，ライダの上体運動を含めたモデルを構築する．ライダの上体に

ロール軸まわりの自由度をもたせるため，回転ばねおよびダンパで二輪自動車の後輪フ

レームと結合する．操舵軸に与えられた操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える影

響を考えるため，ライダの上体が，ハンドルバーにばねおよびダンパでつながっているも

のとする．さらに，路面の摩擦状況を考えて，タイヤが進行方向に滑らない場合と滑る場

合を考慮する．また，構築した力学モデルを検証するため，路面上の凹凸状況を考えて，

直進走行中前輪のみ路面上の突発物を乗り越えたシミュレーションを行う．ライダの操縦

と車体運動との関係を解析するため，ライダの運転パターンに従って，ライダによる定常

円旋回とレーンチェンジのシミュレーションを行う．さらに，ライダの神経・筋肉の無駄

時間を考慮し，熟練ライダと未熟練ライダの操縦を模擬できるライダ操縦モデルを構築

する．

2.3.2 前輪操舵アシスト制御システムと外部システムの動作シーケンス

コンテクストレベルのユースケース「前輪操舵アシスト制御」と「手動停止」を実現す

るための前輪操舵アシスト制御システムと外部システムの動作をシーケンス図で時系列

に沿って表現する．

図 2.6のシーケンス図はユースケース「前輪操舵アシスト制御」を実現するための前輪

操舵アシスト制御システム「FACS」，「ライダ」，「既存車両システム」，「路面」間の動作

を示す．矢印はシステム間の動作を示す．先が閉じした矢印は同期動作を，先が開いた矢

印は非同期動作をそれぞれ示す．実線矢印が指しているシステムはその動作を実行してい

る．破線矢印は実行した動作への応答を示す．また，このシーケンス図にパラレル（par）

とオプション（opt）の複合フラグメントが使われている．パラレル複合フラグメント内
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Fig. 2.5 Use case diagram
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では動作を並行して実行する．オプション複合フラグメント内の動作は，ある条件を満た

す場合にだけ実行される80）．図 2.6に，「前輪操舵アシスト制御」を実現するための前輪操

舵アシスト制御システムと外部システムとの動作を表現する．ライダは二輪自動車を起動

してから，既存車両システムが前輪操舵アシスト制御システムにパワーを供給し，前輪操

舵アシスト制御システムが起動される．ライダが二輪自動車を操縦し，前輪操舵アシスト

制御システムが車体のロールレートを検知する．走行中の二輪自動車がライダからの誤操

舵，あるいは，路面からの外乱を受ける．前輪操舵アシスト制御システムは，ライダが二

輪自動車を安定化させられないときに車両を安定化させる．また，前輪操舵アシスト制御

システムはライダによる直進走行，ライダによるレーンチェンジおよびライダによる旋回

運動をそれぞれアシストする．

「前輪操舵アシスト制御」を実現するためのシーケンスに基づき，5章で行う前輪操舵

アシスト制御システムの妥当性確認のためのシミュレーションを計画する．図 2.6から，

ライダが二輪自動車を操縦中に路面からの外乱を受けたとき，前輪操舵アシスト制御シス

テムが車体を安定化させて，ライダの操縦をアシストするというテストケースが考えられ

る．5章のシミュレーションでは，3章で構築するライダ‐二輪自動車系の力学モデルに

操舵トルクと駆動トルクを与えてライダの操縦を実現し，路面からのインパルス外乱を印

加し，前輪操舵アシスト制御を施す．また，直進走行状態でのアシスト，旋回運動におけ

るアシスト，レーンチェンジにおけるアシストを検証するため，定常直進走行，定常円旋

回およびレーンチェンジのシミュレーションを行う．

図 2.7にユースケース「手動停止」を実現するための「前輪操舵アシスト制御システム」

と「ライダ」の動作を示す．熟練ライダに対しては，前輪操舵アシスト制御の必要がない

場合，前輪操舵アシスト制御システムはライダからの停止命令を受けると，制御システム

が停止される．

2.3.3 前輪操舵アシスト制御システムの機能のコンテクスト分析

SysMLモデル環境でシーケンス図 2.6，2.7に表現する動作を用いて，各システム間の

インターフェースを作成する．図 2.8に示すブロック定義図を用いて，「前輪操舵アシスト

制御システム」と外部関連システム「ライダ」，「既存車両システム」，「路面」とのイン

ターフェースを明らかにした．

図2.8に記号―は同期関連関係を，−−.はインターフェースの提供を，−− >はインター

フェースの使用をそれぞれ示す．「I-FACS」，「I-Existing Motorcycle Systems」，「I-Rider」

の三つのインターフェースが示される．「前輪操舵アシスト制御システム」が提供してい

るインターフェース「I-FACS」は，「システム開始」，「ロールレートを検知する」，「車両

を安定化させる」，「直進走行状態でのアシスト」，「旋回運動におけるアシスト」，「レーン

チェンジにおけるアシスト」，「停止命令を受ける」，「システム停止」の機能を含む．「ライ

ダ」と「既存車両システム」は「I-FACS」」のインターフェースを利用する．「ライダ」が
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Fig. 2.6 Sequence diagram for realizing ”Front-steering Assist Control” use case
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Fig. 2.7 Sequence diagram for realizing ”Manually Stopped” use case

提供しているインターフェース「I-Rider」は，「車両を起動する」と「二輪自動車を操縦

する」の振る舞いを含む．「既存車両システム」は「I-Rider」のインターフェースを使う．

「既存車両システム」が提供しているインターフェース「I-Existing Motorcycle Systems」

は，「パワーを供給する」と，「路面からの外乱を受ける」の振る舞いを含む．「ライダ」と

「路面」は「I-Existing Motorcycle Systems」のインターフェースを使う．

図 2.8から「前輪操舵アシスト制御システム」は，「ライダ」，「既存車両システム」との

関連性があるが，直接「路面」との関連性がないことがわかる．「前輪操舵アシスト制御

システム」は「既存車両システム」を介して「路面」と関連している．設計する前輪操舵

アシスト制御システムが提供する機能と外部関連システムとの関連性が明らかになって

いる．

前輪操舵アシスト制御システムが提供しているインターフェース「I-FACS」の機能を

実現するため，アナリシスレベルの概念設計を行う．インターフェース「I-FACS」の機

能はアナリシスレベルのユースケースになる．そこで，アナリシスレベルのユースケース

を実現するために必要な機能のサブシステムを考えて，各機能のサブシステム間の動作を

表現する．アナリシスレベルでの概念設計により，前輪操舵アシスト制御システムの具体

的な機能が明らかになり，機能アーキテクチャが決定する．

2.4 アナリシスレベルでの概念設計

2.4.1 アナリシスレベル 1までの階層的なユースケース分解

インターフェース「I-FACS」の機能から図 2.9に示すように，そのユースケースを階層

的に分解することができる．コンテクストレベルのユースケース「前輪操舵アシスト制

御」をユースケース「システム開始」，「ロールレートを検知する」，「車両を安定化させる」
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Fig. 2.8 Integration of the FACS with the external actors using interfaces at context

level
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Fig. 2.9 Hierarchical decomposition of use cases from context level to analysis level 1

「直進走行状態でのアシスト」，「旋回運動におけるアシスト」，「レーンチェンジにおけるア

シスト」に分解する．同様コンテクストレベルのユースケース「手動停止」をユースケー

ス「停止命令を受ける」と「システム停止」に分解する．5章では前輪操舵アシスト制御

システムの検証と妥当性確認を行う場合，「直進走行状態でのアシスト」，「旋回運動にお

けるアシスト」，「レーンチェンジにおけるアシスト」をテストケースとして，定常直進走

行，定常円旋回とレーンチェンジのシミュレーションを行う．

2.4.2 前輪操舵アシスト制御システムの機能のサブシステムの決定と各サブシステム間

の動作シーケンス

アナリシスレベル 1の「ロールレートを検知する」，「車両を安定化させる」，「システム

停止」の三つのユースケースに対するそれぞれのシーケンス図を作成する．

図 2.10のシーケンス図に示すように，ユースケース「ロールレートを検知する」を実現

するための機能のサブシステムは「ロールレート検知」，「CPU処理」，「A/D変換」，「デー

タ記録」である．図 2.10に，「ロールレートを検知する」を実現するための各サブシステ

ム間の動作を表現する．サブシステム「ロールレート検知」はアナログ値のロールレート

を検知する．「A/D変換」は検知されたアナログ値をデジタル値に変換する．「CPU処理」

はデジタル値のロールレートを受け取って，「データ記録」にロールレートを記録すること

を要求する．「データ記録」がロールレートを記録した後，「CPU処理」は記録されたロー

ルレートを処理する．

図 2.11のシーケンス図に示すように，ユースケース「車両を安定化させる」を実現する

ための機能のサブシステムは「CPU処理」，「FACSの制御器の実行」，「D/A変換」，「サー

ボモータ作動」である．機能のサブシステム「サーボモータ作動」と外部システム「既存
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車両システム」の「前輪操舵軸」との間にアシスト動作がある．図 2.11にユースケース

「車両を安定化させる」を実現するための各サブシステム間の動作を表現する．サブシス

テム「FACSの制御器の実行」は，「CPU処理」が処理したデジタル値のロールレートを

使って，デジタル制御出力を求める．ロール角加速度が定義された安全な範囲を超えた場

合，「CPU処理」は，「D/A変換」にデジタル制御出力をアナログ制御出力に変換すること

を要求する．デジタル制御出力をアナログ制御出力に変換してから，「サーボモータ作動」

はアナログ制御出力を用いてアシスト操舵トルクを生じる．外部システム「前輪操舵軸」

はアシスト操舵トルクによって動作し車体を安定化させる．

図 2.12のシーケンス図に示すように，ユースケース「システム停止」を実現するため

の機能のサブシステムは「CPU処理」と「手動動作」である．サブシステム「手動動作」

は「CPU処理」に検知と制御を無効にすることを要求する．

2.4.3 前輪操舵アシスト制御システムの機能アーキテクチャ

前節で作成したシーケンス図 2.10，2.11，2.12に表現する機能のサブシステム間の動作

を用いて，サブシステム間のインターフェースを作成する．ブロック定義図でインター

フェースにより機能のサブシステムを統合し，機能アーキテクチャを構築する．さらに，

インターフェースにより機能のサブシステムと関連する外部システムを統合した機能アー

キテクチャを構築することができる．

図 2.13に前輪操舵アシスト制御システムと外部システム「前輪操舵軸」を統合した機

能アーキテクチャを示す．四角は前輪操舵アシスト制御システムの境界を示す．記号◆→

は包含関係を，―は同期関連関係をそれぞれ表す．記号−− .はインターフェースの提供

を，−− >はインターフェースの使用をそれぞれ示す．前輪操舵アシスト制御システムは

Fig. 2.10 Sequence diagram for realizing ”Detect Roll Rate” use case
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Fig. 2.11 Sequence diagram for realizing ”Stabilize Motorcycle” use case
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Fig. 2.12 Sequence diagram for realizing ”Stop System” use case

機能のサブシステム「CPU処理」，「データ記録」，「サーボモータ作動」，「D/A変換」，

「FACS 制御器実行」，「ロールレート検知」，「A/D変換」，「手動操作」を包含する．イン

ターフェース「I-Data Recording」，「I-Servo Motor Actuation」，「I-D/A Conversion」，

「I-FACS Controller ExCPUtion」，「I-Roll Rate Detection」，「I-A/D Conversion」，「I-CPU

Processing」を用いて，「CPU処理」を中心に各機能のサブシステムを統合した．また，イ

ンターフェース「I-Front-steering Shaft」より機能のサブシステム「サーボモータ作動」

と外部システム「前輪操舵軸」を統合して，前輪操舵アシスト制御を実現する．そして，

前輪操舵アシスト制御システムと関連する外部システム「前輪操舵軸」を統合した機能

アーキテクチャを構築した．

2.4.4 アナリシスレベル 2までの階層的なユースケース分解

図 2.13に示すアナリシスレベル 1の各サブシステム間のインターフェースの機能から，

図 2.14に示すように，それぞれのユースケースをアナリシスレベル 2まで階層的に分解

する．アナリシスレベル 1のユースケース「ロールレートを検知する」をアナリシスレベ

ル 2のユースケース「アナログロールレートを検知する」，「デジタルロールレートを受け

取る」，「デジタルロールレートを記録する」，「デジタルロールレートを処理する」に分解

する．アナリシスレベル 1のユースケース「車両を安定化させる」をアナリシスレベル 2

のユースケース「デジタルロールレートを処理する」，「処理したデジタルロールレートを

利用する」，「デジタル制御出力を求める」，「デジタル制御出力をアナログ制御出力に変換

する」，「アナログ制御出力を利用する」，「アシスト操舵トルクを生じる」に分解する．ア

ナリシスレベル 1のユースケース「システム停止」をアナリシスレベル 2のユースケース

「検知を無効する」，「制御を無効する」に分解する．アナリシスレベル 2の詳細なユース

ケースが実現されると，機能アーキテクチャが詳細化される．

2.4.5 制御系設計の制約条件

制御系の性能を評価するため，図 2.9に示すアナリシスレベル 1のユースケース「ライ

ダによるレーンチェンジをアシストする」に基づき，パラメトリック図を用いて制御系設
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Fig. 2.13 Functional architecture of FACS at analysis level 1
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Fig. 2.14 Hierarchical decomposition of use cases from context level to analysis level 2
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Fig. 2.15 Constraints on the FACS controller design for control performance assessment

32



計の制約条件を追加する．

図 2.15に，<<constraintProperty>>のブロック内に制約条件を示す．このブロック周

りの□で制約条件に用いるエンティティを示す．線で結ぶ二つのエンティティの値は同じ

である．制約条件「Controller: Control Inputs Calculation」に示すように，4章で設計し

た制御系の制御入力は制御則，重み関数とロールレートより計算される．そこで，制約条

件「CO:Controlled Output」では，「既存車両システム」の状態量と出力行列からロール

レートを求める．制約条件「Control: Simulation/Experiment with Control」と「Control:

Simulation/Experiment with Control」には，求めた制御入力，「既存車両システム」のパ

ラメータと走行状態量，「ライダ」のパラメータ，操縦と操舵ミス，「路面」からの外乱に

より，レーンチェンジ中に外乱を受ける場合の制御時と非制御時のシミュレーション（あ

るいは実験）を行う．すなわち，3章で構築したライダ‐二輪自動車系の力学モデルと 4

章で設計した制御系を用いて，5章ではレーンチェンジ中に外乱を受ける場合の制御時と

非制御時のシミュレーションを行う．

求めたレーンチェンジ中に外乱を受ける場合の制御時と非制御時のシミュレーション結

果により，制御器性能の評価を行う．図 2.15の制約条件「Controller Estimation 1: Roll

Angle Control Estimation」では，制御時に非制御時と比べて二輪自動車のロール角の最大

値が 15 %以上低減される制約を設定する．制約条件「Controller Estimation 2: Steering

Angle Control Estimation」では，制御時に非制御時と比べて二輪自動車の操舵角の最大

値が 10 %以上低減される制約を設定する．制約条件「Controller Estimation 3: Lateral

Displacement Control Estimation」では，制御時の二輪自動車の横変位とライダの目標車

線変更量との差は 0.5 m以内に抑えられる制約を設定する．これらの制御器性能に関する

制約条件は，3.5節で求めるレーンチェンジ中に外乱を受ける場合の熟練ライダと未熟練

ライダの操縦から設定した．前輪操舵アシスト制御システムにより未熟練ライダが熟練ラ

イダの操縦レベルに達するように，制御系を設計する．制御系性能に関する制約条件を満

たさない場合，制約条件「Controller: Control Inputs Calculation」に示す制御器の重み

関数の調整とシミュレーションを繰り返し，設定した制約条件を満たす制御系を求める．

2.5 まとめ

本章では，「二輪自動車の転倒を防ぐ」という要求から前輪操舵アシスト制御システム

のミッションを定義し，SysMLを用いてユースケース分析と概念設計を行った．その結

果，以下の結論を得た．

（1）As-is To-be分析により，二輪自動車の転倒を防ぐための走行安定化制御の現状とあ

るべき姿を検討した．これにより，前輪操舵アシスト制御システムのミッション「ラ

イダ自身では二輪自動車の走行を安定化させられないことの検知」，「二輪自動車の

走行安定化」，「ライダの操舵へのアシスト制御」を定義した．

33



（2）SysMLを用いて，コンテクストレベルでは，ユースケース分析，前輪操舵アシスト

制御システムと外部システムの振る舞いの表現およびインターフェースの作成，機

能のコンテクスト分析を行った．ユースケース分析と機能のコンテクスト分析によ

り，ライダと二輪自動車および前輪操舵アシスト制御システムとの関連性が明らか

となり，ライダの上体のロール軸まわりの運動が「前輪操舵アシスト制御」に影響

を与えることがわかった．そのため，3章では二輪自動車単体でなく，ライダの上

体の動きを考慮したライダ‐二輪自動車系の非線形力学モデルを構築する．「前輪操

舵アシスト制御」の実現に向けては，ライダが二輪自動車を操縦しているときに路

面からライダが受ける何らかの外乱に対して，前輪操舵アシスト制御システムが車

体を安定化させて，ライダの操縦をアシストする必要がある．このテストケースに

もとづき，5章で実施するべき前輪操舵アシスト制御システムの妥当性確認のため

のシミュレーションを計画する．

（3）SysMLを用いて，アナリシスレベルでは，階層的なユースケース分解，機能として

のサブシステムの定義，サブシステム間の振る舞いおよびインターフェースの作成，

機能アーキテクチャ，制御系設計の制約条件設定を行った．5章で前輪操舵アシス

ト制御システムの検証と妥当性確認を行う場合，テストケースとして導出した「直

進走行状態でのアシスト」，「レーンチェンジにおけるアシスト」と「旋回運動にお

けるアシスト」のシミュレーションを行う．
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3 ライダ‐二輪自動車系の力学モデルおよび運動

解析シミュレーション
概念設計より決定した機能アーキテクチャを実現するための制御系設計と検証・妥当性

確認シミュレーションを行う場合，二輪自動車の力学モデルが必要である．前輪操舵アシ

スト制御システムのユースケース分析により，ライダの体重，運転パターン，操縦の熟練

度などは，制御システムのユースケースに影響を与えることがわかる．また，コンテクス

ト分析により，ライダは二輪自動車，前輪操舵アシスト制御システムとの関連性が明らか

になっている．そのため，二輪自動車単体だけではなく，ライダの質量や体の動きなどを

考慮したライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを構築する．構築したライダ-二輪自動

車系の非線形力学モデルが単純化されて，直進走行における二輪自動車単体のモデル検証

をシミュレーションより行う．ライダの操縦と車体運動との関連性を解析するため，ライ

ダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを用いて，ライダによる定常円旋回と最適なレーン

チェンジのシミュレーションを行う．さらに，ライダの神経・筋肉の無駄時間を考慮し，

熟練ライダと未熟練ライダの操縦を模擬できるライダ操縦モデルを構築する．

3.1 ライダ-二輪自動車系の非線形力学モデル

ライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを図 3.1に示す．まず，二輪自動車を後輪フ

レーム（ライダの下体，リアフォーク，タンク，エンジンを含む），前輪フレーム（ハン

ドル，フロントステア，フロントフォークを含む），後輪，前輪の 4剛体に分け，それら

を 3個のピンジョイントで結合する．そして，ライダの上体の質量，ロール軸とヨー軸ま

わりの慣性モーメントを考慮し，ライダの上体にロール軸まわり（リーン角）の自由度を

もたせるため，回転ばねKWxおよびダンパ CWxで後輪フレームと結合する81）．本論文

では，さらに，提案されているライダの上体とハンドル結合部82）を参考にして，ライダ

の上体が，ハンドル軸中心から長さ 0.3 mのハンドルバーにばねKWzおよびダンパCWz

でつながり，ハンドル軸まわりに与えられた操舵トルクの反トルクをばねとダンパを介し

て受けるモデルを追加する．ただし，ライダから与える操舵トルク τfrはハンドル軸まわ

りに直接入るものとする．図 3.1に用いる記号は以下のとおりである．W：ライダの上体

の重心，A：後輪フレームの重心，U：前輪フレームの重心，C：後輪の重心，D：前輪

の重心，mW：ライダの上体の質量，mA：後輪フレームの質量，mU：前輪フレームの質

量，mC：後輪の質量，mD：前輪の質量，KWz：ばね，CWz：ダンパ，KWx：回転ばね，

CWx：回転ダンパ，Rr：後輪半径，Rf：前輪半径，Pr：後輪の接地点，Pf：前輪の接地

点，τfr：ライダからの操舵トルク，τfc：前輪操舵アシスト機構が生じる操舵制御トルク，

τwx：ライダの上体を制御するリーントルク，τr：後輪駆動トルク．二輪自動車の諸元につ

いては自動車技術会の資料83）の車両諸元Cを参考にしており，これを表 3.1に示す．
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(a) Side view

(b) Rear view

Fig. 3.1 Nonlinear dynamical model of rider-motorcycle system

二輪自動車が静止して直立状態にあるとき，その後輪フレームの重心Aの地面への垂

直投影点Oを慣性座標系の原点にとる．また，水平進行方向を x軸（ロール軸），鉛直上

向きを z軸（ヨー軸）として右手系とする．ライダの上体を含む 5剛体の各重心を原点に

とって，各剛体の基準座標系を設定する．この力学モデルは 10個の独立な自由度を持っ

ている．10自由度を表す一般化座標Qは，後輪フレームの重心位置ROA，後輪フレーム

のオイラー角ΘOA，前輪操舵角 δ，ライダの上体のリーン角 θwx，後輪回転角 θr，前輪回

転角 θf を用いて式 (3.1)となる．

Q =
[

RT
OA ΘT

OA δ θwx θr θf

]T

(3.1)
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Table 3.1 Specifications of rider-motorcycle system

Mass mA mU mW mC mD

(kg) 164.43 15.50 50.00 19.20 10.90

I ′OAxx I ′OUxx I ′OWxx I ′OCxx I ′ODxx

26.04 1.74 4.75 0.41 0.26

Inertia I ′OAyy I ′OUyy I ′OWyy I ′OCyy I ′ODyy

(kgm2) 24.73 0.30 0.00 1.68 0.47

I ′OAzz I ′OUzz I ′OWzz I ′OCzz I ′ODzz

26.28 0.40 0.00 0.41 0.26

a1 a2 a3 b1 b2

Length 0.5447 0.5231 0.3586 0.7068 0.3070

(m) c1 f1 e1 Rr Rf

0.0503 0.1298 0.0490 0.3120 0.2990

Length hb Angle λ

(m) 0.3 (deg) 27

Spring stiffness81）82） KWx KWz

of rider’s upper torso 350 (Nm/rad) 172.2 (N/m)

Damping coefficient81）82） CWx CWz

of rider’s upper torso 20 (Nms/rad) 26.4 (Ns/m)

ただし，

ROA =




xA

yA

zA


 , Θ =




θz

θx

θy




となる．ここで，上付の T は転置を表す．

3.1.1 タイヤモデル

タイヤは 4つの大きな役割は，車体の重量を支えること，制動・駆動力を路面に伝える

こと，路面から受ける衝撃を和らげること，走行方向を転換と維持することである．その

ため，実車と整合性のあるモデルを考えるとき，非線形性の強いタイヤ力の扱い方は重要

である．本論文では，タイヤの断面形状，接地面積と弾性変形を考慮したタイヤの力学モ

デルを提案する．

図 3.2に後輪のタイヤモデルを示す．(a)には，タイヤの断面形状を半円とし，車体ロー

ル時にタイヤ表面の接地点 Pr が横方向に移動する様子を示す．比較のため (c)にはタイ

ヤの断面形状を考慮しない場合の様子を示す．(c)ではロールしても横方向に接地点の移
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(a) With cross-sectional shape (rear view)

Roll

Tire deformation

Q Tire radius 
Rrt Lateral 

force fCyy
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(b) With ground contact area of tire (side view)

C

Friction 
force fCxx

Ground

(c) Without cross-sectional shape (rear view)

RollC
C

θ x

Tire deformationPr Pr

Pneumatic 
trail lCxx

Pr
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lCyy

Vertical force 
fCz

lCz fCz

Self aligning 
torque TCz

Overturning 
moment TCxx

 DOCyy

 DOCzz

 C1

 C1

 C2

Fig. 3.2 Tire model

動は生じない．(b)に示されるように，接地面積を考慮して，タイヤの着力点が接地中心

から進行方向後方へ移動することによるニューマッチクトレール lCxxを考慮している．タ

イヤの断面形状と接地面積を考慮すると車輪に働く横力と垂直力の作用点が変わる．ま

た，タイヤには剛性があり，荷重がかかると垂直方向に変形することを考慮している．タ

イヤの諸元を表 3.2に示す．
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Table 3.2 Specifications of tire elements

Parameter Front tire Rear tire

Spring stiffiness (N/m) KDz = 130000 KCz = 150000

Damping coefficient (Ns/m) CDz = 1000 CCz = 1000

Wheel radius (m) Rf = 0.299 Rr = 0.312

Tire radius (m) Rft = 0.0635 Rrt = 0.0808

Pneumatic trail (m) lDxx = 0.005 lCxx = 0.005

Cornering power (N/rad) Cs21 = 89.28 Cs11 = 60.64

Cs22 = 3481.30 Cs12 = 4435.84

Camber thrust coefficient (N/rad) Cc21 = 14.04 Cc11 = 14.60

Cc22 = −275.13 Cc12 = 73.00

図 3.2に示すように，タイヤ力解析を行うため，後輪に関する三方向を，車輪の進行方

向DOCxx，車輪の横すべり方向DOCyy，車輪の傾く方向DOCzzとそれぞれ定義する73）．

各方向は以下のように表すことができる．

DOCxx = −D̃zCOCDy = −D̃zCOADy, DOCxx =
DOCxx√

DT
OCxxDOCxx

,

DOCyy = D̃zDOCxx,

DOCzz = D̃OCxxCOCDy = D̃OCxxCOADy

ここで，COA は後輪フレーム座標系Aから慣性座標系Oへの回転行列である．

COA = Cz(θz)Cx(θx)Cy(θy),

　　　Cz(θz) =




cos(θz) − sin(θz) 0

sin(θz) cos(θz) 0

0 0 1


 , Cx(θx) =




1 0 0

0 cos(θx) − sin(θx)

0 sin(θx) cos(θx)


 ,

Cy(θy) =




cos(θy) 0 sin(θy)

0 1 0

− sin(θy) 0 cos(θy)


 ,

また，慣性座標系Oの各軸の単位長さDx，Dy，Dz は以下の式で定義する．

Dx =




1

0

0


 , Dy =




0

1

0


 , Dz =




0

0

1
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記号 ãは a = [ax　 ay　 az]
T のチルダ行列 (tilde matrix)と呼ばれ　

ã =




0 −az ay

az 0 −ax

−ay ax 0




のように表すことができる．

後輪のタイヤの接触点 Prに加わる垂直力は，垂直変形 lCzにばね係数KCzを乗じた剛

性力と，垂直方向速度 dlCz

dt
に減衰係数CCzを乗じた減衰力より得られる．

fCz = KCzlCz + CCz
dlCz

dt
(3.2)

タイヤの垂直方向の変形量 lCzは式 (3.3)で表すことができる．

lCz = (Rr − lC2Pr)D
T
z DOCzz (3.3)

ただし，点C2から接地点 Prまでの距離 lC2Pr は次のように計算することができる．

lC2Pr = lC1PrD
T
OCzzDz + lCC1 , lCC1 = Rr −Rrt,

lC1Pr = DT
z ROC1 , ROC1 = ROC −DOCzzlCC1

タイヤが進行方向に滑る場合，タイヤと地面との間に摩擦力が発生する．加速時に車輪の

進行方向に働く摩擦力を駆動力，減速時に車輪の進行と逆方向に働く摩擦力を制動力と呼

ぶ．後輪の摩擦力 fCxx（駆動力または制動力）は式 (3.4)で表される.

fCxx = µfCz (3.4)

ここで，µは摩擦係数で，スリップ率の非線形関数である．スリップ率は

ε =
wr − v

max(v, wr)
(−1 ≤ ε ≤ 1) (3.5)

で定義される84）．ただし，vは車輪中心点の並進速度，wは車輪の回転角速度，rは車輪

の有効半径（車輪中心点から接地点までの距離）である．スリップ率が 0.1～0.2のとき，

車輪の進行方向にタイヤと路面間の摩擦係数が最大となる．本論文では，図 3.3に示され

るように，スリップ率 0.15の時に進行方向の摩擦係数が最大になるものとした．なお，本

論文では |ε| <0.15の範囲を扱う．車輪の横滑り方向に生じる横力はコーナリングフォー

スとキャンバスラストの和である83）．横すべりを伴うタイヤの変形が生じると，この変

形に応じたコーナリングフォースを発生する．横すべり角が小さい場合，コーナリング

フォースは横すべり角 βに比例すると見なすことができる．車輪の回転面が鉛直となす角

をタイヤのキャンバ角といい，車輪を傾けることにより，その方向に曲がろうとする力，
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Fig. 3.3 Friction coefficient and slip rate

キャンバスラストを発生する．キャンバスラストはキャンバ角 θx（水平の路面上でキャン

バ角イコール車体のロール角）に比例する．以上より，後輪の横力 fCyyは

fCyy = (Cs11
fCz

g
+ Cs12)β + (Cc11

fCz

g
+ Cc12)θx (3.6)

= (Cs11
fCz

g
+ Cs12)(−

DT
OCyyṘOPr

DT
OCxxṘOPr

) + (Cc11
fCz

g
+ Cc12)tan−1(

DT
OCyyDOCzz

DT
z DOCzz

)

となる．ただし，Cs11，Cs12はコーナリングパワー，Cc11，Cc12はキャンバスラスト係数

である．ε =1のときにタイヤは空転し ṘOQ = 0となるが，本論文ではこの領域は扱わな

い．タイヤの断面形状と接地面積を考慮するため，タイヤの垂直力によって生じるオー

バーターニングモーメント TCxx およびタイヤの横力によって生じるセルフアライニング

トルク TCz は以下の式で求められる．

TCxx = lCyy× fCz (3.7)

TCz = lCxx× fCyy (3.8)

後輪と同様に，前輪のタイヤが生じる垂直力 fDz，摩擦力 fDxx，横力 fDyy，オーバー

ターニングモーメント TDxx，セルフアライニングトルク TDzは以下の式で求められる．

fDz = KDzlDz + CDz
dlDz

dt
(3.9)

fDxx = µfDz (3.10)

fDyy = (Cs21
fDz

g
+ Cs22)β + (Cc21

fDz

g
+ Cc22)θfx (3.11)

= (Cs21
fDz

g
+ Cs22)(−

DT
ODyyṘOPf

DT
ODxxṘOPf

) + (Cc21
fDz

g
+ Cc22)tan−1(

DT
ODyyDODzz

DT
z DODzz

)
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TDxx = lDyy× fDz (3.12)

TDz = lDxx× fDyy (3.13)

3.1.2 ライダの上体と車体の各剛体のケイン型運動方程式

ライダの上体のケイン型運動方程式

ライダの上体にロール軸まわりの自由度（リーン角）を持たせるため，回転ばねおよび

ダンパで後輪フレームと結合する．回転ばねKWxとダンパCWxにより生じるパッシブの

リーントルク τwxpは

τwxp = −(KWxθwx + CWxθ̇wx) (3.14)

となる．ここで，θwxはライダの上体のリーン角である．

ライダの上体がハンドル軸中心から長さ hb=0.3 mのハンドルバーにばねKWzおよび

ダンパCWzでつながり，ハンドル軸まわりに与えられた操舵トルクの反トルクをばねと

ダンパを介して受ける．その受ける操舵トルクの反トルク τwzpは式 (3.15)で求められる．

τwzp = (KWzhb
2δ + CWzhb

2δ̇)cos(λ) (3.15)

ここで，λは車体のキャスター角である．

ライダの上体は重力mW g，操舵トルクの反トルク τwzp，パッシブのリーントルク τwxp

と制御リーントルク τwxを受ける．本論文に各剛体の並進速度は各剛体の基準座標系で表

されるので，作用力F ′
OW は回転行列により座標変換して

F ′
OW = CT

OW F OW = −CT
OW DzmW g (3.16)

となる．また作用トルクN ′
OW は

N ′
OW = Dx(τwx + τwxp) + CWUDzτwzp (3.17)

となる．

ライダの上体のケイン型運動方程式は次のようにまとめることができる．

M ′
W Λ̇

′
OW = Γ′OW (3.18)

質量行列M ′
W，速度行列Λ′

OW，力行列Γ′OW は次のようになる．

M ′
W =

[
MW 03 × 3

03 × 3 J ′
OW

]
, Λ′

OW =

[
V ′

OW

Ω′
OW

]
, Γ′OW =

[
F ′

OW − Ω̃
′
OW MW V ′

OW

N ′
OW − Ω̃

′
OW J ′

OWΩ′
OW

]
,
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MW =




mW 0 0

0 mW 0

0 0 mW


 , J ′

OW =




I ′OWxx 0 0

0 I ′OWyy 0

0 0 I ′OWzz




V ′
OW とΩ′

OW はライダの上体の基準座標系W で表す上体の並進速度と回転速度である．

本節に示す各剛体の速度と回転行列は巻末の付録に整理される．

後輪フレームのケイン型運動方程式

後輪フレームは重力mAg，ライダがハンドル軸まわりに直接入る操舵トルク τfrとアシ

スト機構が生じる操舵制御トルク τfcの反トルク，駆動トルク τrの反トルク，パッシブの

リーントルク τwxpと制御リーントルク τwxの反トルクを受ける．作用力F ′
OAは

F ′
OA = CT

OAF OA = −CT
OADzmAg (3.19)

となる．また作用トルクN ′
OAは

N ′
OA = −Dx(τwx + τwxp)−Dyτr −CAUDz(τfr + τfc) (3.20)

となる．

後輪フレームのケイン型運動方程式は次のようにまとめることができる．

M ′
AΛ̇

′
OA = Γ′OA (3.21)

質量行列M ′
A，速度行列Λ′

OA，力行列Γ′OAは次のようになる．

M ′
A =

[
MA 03 × 3

03 × 3 J ′
OA

]
, Λ′

OA =

[
V ′

OA

Ω′
OA

]
, Γ′OA =

[
F ′

OA − Ω̃
′
OAMAV ′

OA

N ′
OA − Ω̃

′
OAJ ′

OAΩ′
OA

]
,

MA =




mA 0 0

0 mA 0

0 0 mA


 , J ′

OA =




I ′OAxx 0 0

0 I ′OAyy 0

0 0 I ′OAzz




前輪フレームのケイン型運動方程式

前輪フレームは重力mUg，ライダがハンドル軸まわりに直接入る操舵トルク τfr，アシ

スト機構が生じる操舵制御トルク τfc，ライダの上体とつがなっているばねとダンパが生

じるパッシブのトルク−τwzpを受ける．その作用力F ′
OU と作用トルクN ′

OU は

F ′
OU = CT

OUF OU = −CT
OUDzmUg (3.22)

N ′
OU = Dz(τfr + τfc − τwzp) (3.23)
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前輪フレームのケイン型運動方程式は次のようにまとめることができる．

M ′
UΛ̇

′
OU = Γ′OU (3.24)

質量行列M ′
U，速度行列Λ′

OU，力行列Γ′OU は次のようになる．

M ′
U =

[
MU 03 × 3

03 × 3 J ′
OU

]
, Λ′

OU =

[
V ′

OU

Ω′
OU

]
, Γ′OU =

[
F ′

OU − Ω̃
′
OUMUV ′

OU

N ′
OU − Ω̃

′
OUJ ′

OUΩ′
OU

]
,

MU =




mU 0 0

0 mU 0

0 0 mU


 , J ′

OU =




I ′OUxx 0 0

0 I ′OUyy 0

0 0 I ′OUzz




後輪のケイン型運動方程式

3.1.1項にタイヤ力の解析より，後輪が受ける外力は重力mCg，垂直力 fCz，横力 fCyy，

摩擦力 fCxx（タイヤが進行方向に滑る場合），駆動トルク τr，セルフアライニングトルク

TCz，オーバターニングモーメント TCxxである．その作用力F ′
OCと作用トルクN ′

OCは以

下のように表現できる．

F ′
OC = CT

OCFOC = CT
OC(−DOCxxfCxx + DOCyyfCyy + Dz(fCz −mCg)) (3.25)

N ′
OC = DOCxxTCxx + Dyτr + DzTCz (3.26)

後輪のケイン型運動方程式は次のようにまとめることができる．

M ′
CΛ̇

′
OC = Γ′OC (3.27)

質量行列M ′
C，速度行列Λ′

OC，力行列Γ′OC は次のようになる．

M ′
C =

[
MC 03 × 3

03 × 3 J ′
OC

]
, Λ′

OC =

[
V ′

OC

Ω′
OC

]
, Γ′OC =

[
F ′

OC − Ω̃
′
OCMCV ′

OC

N ′
OC − Ω̃

′
OCJ ′

OCΩ′
OC

]
,

MC =




mC 0 0

0 mC 0

0 0 mC


 , J ′

OC =




I ′OCxx 0 0

0 I ′OCyy 0

0 0 I ′OCzz




前輪のケイン型運動方程式

前輪が受ける外力は重力mDg，垂直力 fDz，横力 fDyy，摩擦力 fDxx（タイヤが進行方

向に滑る場合），セルフアライニングトルク TDz，オーバターニングモーメント TDxxで

ある．その作用力 F ′
ODと作用トルクN ′

ODは以下のように表現できる．

F ′
OD = CT

ODFOD = CT
OD(−DODxxfDxx + DODyyfDyy + Dz(fDz −mDg)) (3.28)
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N ′
OD = DODxxTDxx + DzTDz (3.29)

前輪のケイン型運動方程式は次のようにまとめることができる．

M ′
DΛ̇

′
OD = Γ′OD (3.30)

質量行列M ′
D，速度行列Λ′

OD，力行列Γ′ODは次のようになる．

M ′
D =

[
MD 03 × 3

03 × 3 J ′
OD

]
, Λ′

OD =

[
V ′

OD

Ω′
OD

]
, Γ′OD =

[
F ′

OD − Ω̃
′
ODMDV ′

OD

N ′
OD − Ω̃

′
ODJ ′

ODΩ′
OD

]
,

MD =




mD 0 0

0 mD 0

0 0 mD


 , J ′

OD =




I ′ODxx 0 0

0 I ′ODyy 0

0 0 I ′ODzz




3.1.3 ライダ-二輪自動車系の非線形状態空間モデル（タイヤが進行方向に滑る場合）

タイヤが進行方向に滑る場合，滑りに伴う摩擦力が生じることはすでに 3.1.1項で詳し

く説明した．タイヤが進行方向に滑る場合，独立な 5剛体のケイン型運動方程式をまとめ

て式 (3.31)のように表す．

mHḢ = fH (3.31)

ただし，

H =




Λ′
OA

Λ′
OU

Λ′
OW

Λ′
OC

Λ′
OD




, mH =




M ′
A

M ′
U 0

M ′
W

0 M ′
C

M ′
D




, fH =




Γ′OA

Γ′OU

Γ′OW

Γ′OC

Γ′OD




,

である．拘束がないときの運動方程式 (3.31)は 30自由度を持っている．

3つのピンジョイント拘束で後輪フレーム，前輪フレーム，後輪，前輪を結合する．ラ

イダの上体をロール軸周りの自由度のみを考慮するため，ライダの上体と車体間の拘束

を一つのピンジョイント拘束とみなす．5剛体に 4つのピンジョイント拘束条件を追加し

て，20個の自由度が拘束され，ライダ-二輪自動車系の 10自由度の運動方程式を以下のよ

うに導出する．

mSṠ = fS (3.32)
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ここで，一般化速度 S は，後輪フレームの重心速度 V ′
OA，後輪フレームの回転角速度

Θ̇OA，前輪操舵角速度 δ̇，ライダの上体のリーン角速度 θ̇wx，後輪回転角速度 θ̇r，前輪回

転角速度 θ̇f を用いて式 (3.33)となる．

S =
[

V ′T
OA Θ̇

T

OA δ̇ θ̇wx θ̇r θ̇f

]T

(3.33)

一般化速度Sに対応する質量行列mSと力行列 fSは

mS = (
∂H

∂S
)T mH ∂H

∂S
, fS = (

∂H

∂S
)T (fH −mH d

dt
(
∂H

∂S
)S)

である．ただし，ケインの部分速度73）∂H
∂S
は次の式で表現される．

∂H

∂S
=

[
∂H

∂V ′
OA

∂H
∂Θ̇OA

∂H
∂δ̇

∂H
∂θ̇wx

∂H
∂θ̇r

∂H
∂θ̇f

]

また，力行列 fSは一般化速度Sと入力uを用いて表すことができる．

fS =
∂fS

∂S
S +

∂fS

∂u
u + f̄S (3.34)

ここで，入力uは次のように前輪操舵トルク τf とリーントルク τwxから構成される．

u =

[
τf

τwx

]
=

[
τfr + τfc

τwx

]

前輪操舵トルク τf は，ライダがハンドル軸まわりに与える操舵トルク τfrと前輪操舵アシ

スト機構により発生する操舵制御トルク τfcの和である．ライダの上体はばねKWzとダ

ンパCWzを介し，ハンドル軸まわりに与えられた操舵トルクの反トルクを受ける．リー

ントルク τwxはライダの上体のロール軸まわりの動きを制御するトルクである．また，f̄S

は後輪駆動トルク τrを含み，一般化速度Sと入力uを含まない項である．

式 (3.32)と式 (3.34)から以下の式を導出する．

Ṡ = (mS)−1∂fS

∂S
S + (mS)−1∂fS

∂u
u + (mS)−1f̄S (3.35)

式 (3.1)と式 (3.33)から，10自由度のライダ-二輪自動車系の一般化座標Qと一般化速

度Sの関係式が以下のように導出される．

Q̇ =
∂Q̇

∂S
S =




COA 03 × 3 03 × 1 03 × 1 03 × 1 03 × 1

03 × 3 I3 03 × 1 03 × 1 03 × 1 03 × 1

01 × 3 01 × 3 1 0 0 0

01 × 3 01 × 3 0 1 0 0

01 × 3 01 × 3 0 0 1 0

01 × 3 01 × 3 0 0 0 1




S (3.36)
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式 (3.36)と式 (3.35)から，一般化座標Qと一般化速度Sを状態量 x = [ QT ST ]T と

するライダ-二輪自動車系の非線形状態空間モデル（タイヤが進行方向に滑る場合）は以

下の式で表される．

ẋ = A(x)x + B(x)u + E(x) (3.37)

ただし，

x =

[
Q

S

]
, u =

[
τf

τwx

]
=

[
τfr + τfc

τwx

]
,

A(x) =


 010×10

∂Q̇
∂S

010×10 (mS)−1 ∂fS

∂S


 , B(x) =


 O10×2

(mS)−1 ∂fS

∂u


 , E(x) =

[
O10×1

(mS)−1f̄S

]

である．

3.1.4 ライダ-二輪自動車系の非線形状態空間モデル（タイヤが進行方向に滑らない場合）

後輪のタイヤが進行方向に滑らない拘束条件は，進行方向に後輪の速度DT
OCxxV OCが，

車輪中心から接地点まで距離 lCPr と後輪の回転角速度 θ̇rの積と一致することなので，

DT
OCxxV OC = lCPr θ̇r (3.38)

V OC = COA(V ′
OA − R̃AC

∂Ω′
OA

∂Θ̇OA

Θ̇OA)

である．後輪の回転角速度 θ̇rは独立な速度ではなく，一般化速度とする後輪フレームの

並進速度V ′
OAと後輪フレームのオイラー角速度 Θ̇OAで表すことができる．

同様に，前輪のタイヤが進行方向に滑らない拘束条件は，進行方向に前輪の速度DT
ODxxV OD

が，車輪中心から接地点まで距離 lDPf
と前輪の回転角速度 θ̇f の積と一致することなので，

DT
ODxxV OD = lDPf

θ̇f (3.39)

V OD = COAV ′
OA −COA(R̃AU + R̃UD)

∂Ω′
OA

∂Θ̇OA

Θ̇OA + COUDz(R̃UH − R̃UD)δ̇

である．前輪の回転角速度 θ̇f は独立な速度ではなく，一般化速度とする後輪フレームの

並進速度V ′
OA，後輪フレームのオイラー角速度 Θ̇OAと前輪操舵角速度 δ̇で表すことがで

きる．

この滑らない拘束条件を考慮すると，10自由度の一般化速度Sから後輪回転角速度，前

輪回転角速度を取り除き，8自由度の一般化速度 S ′となる．

S0 =
[

V ′T
OA Θ̇

T

OA δ̇ θ̇wx

]T

(3.40)
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式 (3.33)と式 (3.40)からケインの部分速度 ∂S
∂S0 を以下のように導く．

∂S

∂S0
=




I8

∂θ̇r

∂S′
∂θ̇f

∂S′




タイヤが進行方向に滑らない場合，ライダ-二輪自動車系の 8自由度の運動方程式を以下

のように導出する．

mS′Ṡ0 = fS′ (3.41)

ここで，質量行列mS′と力行列 fS′は

mS′ = (
∂S

∂S0
)T mS ∂S

∂S0
, fS′ = (

∂S

∂S0
)T (fS −mS d

dt
(
∂S

∂S0
)S0)

である．また，力行列 fS′は一般化速度S0と入力uを用いて表すことができる．

fS′ =
∂fS′

∂S0
S0 +

∂fS′

∂u
u + f̄S′ (3.42)

ただし，f̄S′は後輪駆動トルク τrを含み，一般化速度S0と入力uを含まない項である．

式 (3.41)と式 (3.42)から以下の式を導出する．

Ṡ0 = (mS′)−1∂fS′

∂S0
S0 + (mS′)−1∂fS′

∂u
u + (mS′)−1f̄S′ (3.43)

ライダ-二輪自動車系の一般化座標Qと一般化速度S0の関係式が以下のようになる．

Q̇ =
∂Q̇

∂S0
S0 =

∂Q̇

∂S

∂S

∂S0
S0 (3.44)

式 (3.44)と式 (3.43)から，一般化座標Qと一般化速度 S0を状態量 x0 = [ QT S0T ]T

とするライダ-二輪自動車系の非線形状態空間モデル（タイヤが進行方向に滑らない場合）

は以下の式で表される．

ẋ0 = A0(x0)x0 + B0(x0)u + E0(x0) (3.45)

ただし，

x =

[
Q

S0

]
, u =

[
τf

τwx

]
=

[
τfr + τfc

τwx

]
, A0(x0) =


 010×10

∂Q̇
∂S′

08×8 (mS′)−1 ∂fS′

∂S′


 ,

B0(x0) =


 O10×2

(mS′)−1 ∂fS′

∂u


 , E0(x0) =

[
O10×1

(mS′)−1f̄S′

]

である．
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3.2 二輪自動車単体のモデル検証シミュレーション

ライダの上体を後輪フレームに固定し，前節に構築したライダ-二輪自動車系の非線形

力学モデルを単純化し，二輪自動車単体の非線形力学モデルを求めた85）86）．すなわち，前

輪操舵軸に与えられた操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える影響とライダの上

体の自由度を考慮しない．二輪自動車が直進走行中前輪操舵軸にインパルス外乱が加えら

れた過渡応答により，二輪自動車単体のモデル検証を行う．前輪のみが路面上の突起物を

乗り越えるような場合を想定し，直進走行を開始後 2 s時に操舵軸まわりに 10 Nmの大

きさで 0.4 s間，三角波状インパルス外乱を加え87），その応答を検討する．車速を一定に

保つため，目標後輪回転速度を与えて，PIフィードバック制御により後輪駆動トルクを

求めた．以下，タイヤが進行方向に滑らない場合とタイヤが進行方向に滑る場合のモデル

検証を行う．

3.2.1 直進走行におけるタイヤが進行方向に滑らない場合のモデル検証

タイヤが進行方向に滑らない場合，二輪自動車単体の非線形力学モデルを用いて，車速

30 km/h，35 km/h，40 km/hで直進走行のシミュレーションを行う．タイヤ断面形状を

考慮しない場合の前輪操舵角とロール角の応答を図 3.4に示す．図 3.5にはタイヤ断面形

状を考慮した場合を示している．また，すでに実車との整合性が示されている31）32）34）市

販の機構解析ソフトウェアを用いてシミュレーションを行った結果を図 3.6に示す．この

シミュレーションではタイヤ断面形状が考慮されている．タイヤ断面形状を考慮した二輪

自動車モデルの応答結果は，前輪操舵角に関しては市販のソフトウェアによる応答よりも

70 %程大きな値を示しているが，ロール角については良い整合性のあることが確認でき

る．図 3.4よりタイヤ断面形状を考慮しないと応答が鈍くなり，実車との整合性がないこ

とがわかる．図 3.5より，インパルス外乱をフロントステアZU 軸左まわり方向（正方向）

に印加すると，前輪操舵角がフロントステア左まわり方向に生じた後，すぐにZU 軸右ま

わり方向に切られて，ロール角はロール軸の右まわり方向（正方向）に生じていることが

わかる．導出したモデルは二輪自動車に特有の逆操舵の現象を再現しており，図 3.6との

比較から，二輪自動車の動特性を正しく表していることがわかる．

3.2.2 直進走行におけるタイヤが進行方向に滑る場合のモデル検証

タイヤが進行方向に滑る場合，二輪自動車単体の非線形力学モデル85）86）を用いて，車

速 30 km/hで直進走行のシミュレーションを行う．最大摩擦係数 µmaxを 0.2 ～ 0.8の範

囲で変えて過渡応答を調べた．図 3.7に µmax =0.27，0.5の場合の応答と滑らない場合の

応答との比較を示す．車体速度一定の場合，タイヤが進行方向に滑る場合と進行方向に滑

らない場合の応答結果はほぼ同じになることがわかる．

図 3.8, 図 3.9にタイヤの進行方向摩擦力/垂直力，タイヤの横力/垂直力の関係を示す．

また，タイヤと地面の最大摩擦係数を半径として，摩擦円88）を破線で描いている．図 3.8
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(a) Steering angle

(b) Roll angle

Fig. 3.4 Steering and roll angles of dynamical motorcycle model without consideration

of tire cross-sectional shape
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(a) Steering angle

(b) Roll angle

Fig. 3.5 Steering and roll angles of dynamical motorcycle model in consideration of tire

cross-sectional shape
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(a) Steering angle

(b) Roll angle

Fig. 3.6 Steering and roll angles of motorcycle model constructed by dynamic mechanical

analysis software in consideration of tire cross-sectional shape
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Fig. 3.7 Comparison between slip condition and nonslip condition (v=8.3 m/s)
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Fig. 3.8 Friction circle of front wheel and rear wheel (v=8.3 m/s, µmax=0.27)
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Fig. 3.9 Friction circle of front wheel and rear wheel (v=8.3 m/s, µmax=0.5)
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より，最大摩擦係数が 0.27の場合，半径 0.27の円の限界に達しており，車輪の横方向は

余裕がなくなっている．車速 v =8.3 m/sのとき，最大摩擦係数を 0.27より小さくした場

合には，タイヤはグリップを失ってしまう．図 3.9より，最大摩擦係数が 0.5の場合，前

輪と後輪の進行方向および横方向の摩擦力はともに十分な余裕がある．車速を 8.3 m/sに

維持するために，後輪は駆動トルクを受け，進行方向に摩擦力を生じる．一方，前輪は制

動トルクを 0としている．このため，後輪に進行方向の摩擦力が生じるが，前輪には生じ

ない．

3.2.3 スラローム状の運動におけるタイヤが進行方向に滑らない場合のモデル検証

スラローム実験のデータを利用して，タイヤが進行方向に滑らない場合の二輪自動車単

体の非線形力学モデルに基づき，二輪自動車のスラローム状の運動をシミュレーションに

より再現することを試みる．なお，実車と非線形力学モデルでは諸元が異なるため，精度

の良い比較を行うことができない．図 3.10にスラローム実験の走行コースを示す．五つ

のパイロンを設置し，パイロン間隔は 12 mとした．走行速度は 40 km/hである．この実

験結果から得られた操舵トルク τfeとロールレート θ̇xeの応答を図 3.11に示す．

スラローム状の運動をシミュレーションにより再現するため，二輪自動車単体の非線形

力学モデルにスラローム実験結果から得られた操舵トルク τfeを入力するとともに，車体

のロール軸まわりにリーントルク τwxを印加する．リーントルク τwxは，図 3.12に示す

ように，スラローム実験結果から得られたロールレート θ̇xeに追従する PID制御により

求められる．PIDゲインは，それぞれKp=130，Ki=3，Kd=15とした．また，車速を 40

km/hの一定速度に保つため，目標後輪回転速度 θ̇rrを与えて，PIフィードバック制御に

より後輪駆動トルク τrを求める．

図 3.11(a)に示す操舵トルクと図 3.13に示すリーントルクを用いていることで，図 3.14

に実線で示すスラロームシミュレーション結果が得られる．図 3.14に破線でスラローム

実験結果を示す．(a)，(b)より，ロールレートと操舵角のシミュレーション結果の周波数

は実験結果とほぼ一致することがわかる．二輪自動車単体の非線形力学モデルでは，実験

で実現したスラローム状の運動をほぼ再現することができる．

12 m

Fig. 3.10 Slalom course
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Fig. 3.11 Experimental results of slalom running
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Fig. 3.12 Closed-loop control system for slalom running simulation
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Fig. 3.14 Comparison between simulation results and experimental results
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3.3 ライダによる定常円旋回のシミュレーション

2章ではコンテクストレベルのユースケース分析により，ライダの運転パターンは旋回

運動を含むことがわかる．障害物の回避やUターンなどのときにライダによる二輪自動

車の旋回運動が行われる．本節では，路面の摩擦係数を 0.8を仮定し，タイヤが進行方向

に滑る場合，ライダ-自動車系の非線形力学モデル式 (3.37)を用いてライダによる定常円

旋回のシミュレーションを行う．この非線形力学モデルは，操舵軸に与えられた操舵トル

クの反トルクがライダの上体に与える影響，およびライダの上体のロール軸まわりの動

きを考慮した．ライダによる定常円旋回には，目標ロール角に追従するPID制御を行い，

半径 30 mの定常円旋回89）を実現するライダからの操舵トルクを求める．

車速 vで半径Rの定常円旋回運動時のロール角 θxrは以下の式から求められる90）．

θxr = tan−1(
v2

9.8R
) (3.46)

図 3.15に示すように，ライダ-二輪自動車系の非線形モデルを用いて目標ロール角 θxr

に追従する PID制御による閉ループ系を構成する．目標ロール角 θxr の定常円旋回運動

を実現するPID制御器の出力をライダから与える操舵トルク τfrとする．また，車速を一

定に保つため，目標後輪回転速度 θ̇rrを与えて，PIフィードバック制御により後輪駆動ト

ルク τrを求める．式 (3.46)を用いて，車速 15 km/h，20 km/h，25 km/h，30 km/h，40

km/h，50 km/h，60 km/hで半径 30 mの定常円旋回運動時の二輪自動車の目標ロール角

θxrをそれぞれ計算する．図 3.15の目標ロール角 θxrに追従するPID制御による閉ループ

系を用いて，15 km/h～60 km/hで半径 30 mの定常円旋回89）を完成するライダからの操

舵トルク τfrを求める．15 km/h～60 km/hで半径 30 mの定常円旋回を完成する目標ロー

ル角，ライダからの操舵トルク，とPID制御ゲインを表 3.3に示す．PID制御ゲインは目

標ロール角に対する追従性により調整される．表 3.3により，半径 30 mの定常円旋回時

に車速の増加に伴い，車体のロール角とライダからの操舵トルクは大きくなることがわ

かる．PID制御ゲインは車速の増加に従って減少することにより，車速の増加と伴うライ

ダによる半径 30 mの定常円旋回の実現が容易になることがわかる．車速 30 km/hで半径

30 mの定常円旋回を図 3.16に示す．(a)に旋回軌跡を，(b)に車体のロール角およびライ
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Model of Rider- 

Motorcycle System
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r
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r

Fig. 3.15 Closed-loop control system for steady-state circular turning
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Fig. 3.16 Simulation results of steady-state circular turning at 30 km/h
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Table 3.3 Parameters of steady-state circular turning simulations(the radius of 30 m,

velocities from 15 to 60 km/h)

15 km/h 20 km/h 25 km/h 30 km/h

Roll angle (deg) 3.4 6.0 9.3 13.2

Rider′s steering torque (Nm) -2.7 -3.1 -3.7 -4.5

KP 40 25 23 20

KI 25 20 18 15

KD 38 18 8 5

35 km/h 40 km/h 50 km/h 60 km/h

Roll angle (deg) 17.8 22.8 33.3 43.3

Rider′s steering torque (Nm) -5.6 -7.1 -11.9 -20.7

KP 19 18 16 14

KI 14 12 10 8

KD 4 2 2 1

ダ上体のリーン角をそれぞれ示す．(b)より，車速 30 km/hで半径 30 mの定常円旋回に

は，13.2 degの車体の傾きに対してライダが約-1 degのリーン角をもっていることがわ

かる．

3.4 ライダによる最適なレーンチェンジ

2.3.1項の図 2.5に示すライダの運転パターンはレーンチェンジを含み，四輪自動車など

の障害物にあうときにライダによる二輪自動車のレーンチェンジが行われる．本節では，

路面の摩擦係数を 0.8と仮定し，タイヤが進行方向に滑る場合について，ライダ-自動車

系の非線形力学モデル式 (3.37)を用いてライダによる最適なレーンチェンジを求める．

ライダによる最適なレーンチェンジを実現するため，終端状態制御91）（FSC: Final-State

Control）を用いて，ライダからの操舵トルクとライダの上体を制御するリーントルクを

計算する．ここでは，車速 60 km/h時に，3 s間で車線変更量 3.6 mの左レーンチェンジ

を行うものとする．

3.4.1 終端状態制御

3章の非線形状態空間モデル式 (3.37)の状態ベクトルxと入力uから新たな状態ベクト

ル xc = [ xT uT ]T を構成し，入力uの一階微分 u̇を新たな制御入力とすることにより，

拡大系の状態方程式は次のようになる．

ẋc = Ac(xc)xc + Bcu̇ + Ec(xc) (3.47)
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ただし，

Ac(xc) =

[
A(x) B(x)

02×20 02×2

]
, Bc =

[
020×2

I2

]
, Ec(xc) =

[
E(x)

02×1

]

である．この拡大系を用いると，終端出力制御によって得られる入力 uの始点と終点の

値を 0にすることができる．拡大系の状態方程式 (3.47)を離散化すると，以下の離散時間

状態方程式を得る．

xc(k + 1) = Ac(k)xc(k) + Bcu̇(k) + Ec(k) (3.48)

(k = 0, 1, · · · , N − 1)

このシステムに誤差学習を用いた終端状態制御を適用することにより，フィードフォ

ワード入力 ¯̇uを求める．式 (3.48)と出力行列Cにより，目標時間N∆t後の部分状態量で

ある出力 y(N)は

y(N) = Cxc(N) (3.49)

= CAc(N − 1) · · ·Ac(0)xc(0) + CĀcĒc + CB̄c
¯̇u

となる．ただし，

Āc =
[

Ac(N − 1) · · ·Ac(1), Ac(N − 1) · · ·Ac(2), · · · , Ac(N − 1), I
]
,

Ēc =
[

ET
c (0), ET

c (1), · · · , ET
c (N − 1)

]T

,

B̄c = ĀcBc, ¯̇u =
[

u̇T (0), u̇T (1), · · · , u̇T (N − 1)
]T

である．式 (3.50)により，目標出力 yf に目標時間N∆tで到達するようなフィードフォ

ワード入力 ¯̇uは行列AcおよびEcが変化しないとすれば，

¯̇u = B̄
T
c CT (CB̄cB̄

T
c CT )−1(yf −CAc(N − 1) · · ·Ac(0)xc(0)−CĀcĒc) (3.50)

で与えられる．しかし，実際には与えられる入力によって行列Acおよび Ecは変化し，

式 (3.50)で求められた ¯̇uでは終端出力 y(N)は目標出力 yf に到達せず終端誤差 ey =

yf − y(N)を生じる．そこで，この終端誤差 eyを補償するための入力∆¯̇uを式 (3.51)の

ように求め，

∆¯̇u = B̄
T
c CT (CB̄cB̄

T
c CT )−1ey　 (3.51)

さらに，これに学習係数 γ(0 < γ < 1) を乗じて入力 ¯̇uを

¯̇u + γ∆¯̇u −→ ¯̇u
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により更新する．この学習を繰り返すことにより，終端出力の誤差 eは十分に小さくなる．

終端出力 yには，二輪自動車の横変位，ヨー角，ロール角と前輪操舵角，ライダ上体

のリーン角，二輪自動車の横変位速度，ヨー角速度，ロール角速度と前輪操舵角速度，ラ

イダ上体のリーン角速度，前輪操舵トルクとライダ上体を制御するリーントルクを選ぶ．

これらの出力を直進状態から 3 s間で目標値

yf =
[

3.6, 0T
1×11

]T

へ持っていくためのライダからの前輪操舵トルク τfrとライダ上体を制御するリーントル

ク τwxを求める．

3.4.2 終端状態制御より求めた最適なレーンチェンジ

図 3.17に，終端状態制御により求めた最適レーンチェンジの結果を示す．図 3.17 (a)に

示すライダからの操舵トルク τfrとライダ上体を制御するリーントルク τwxを用いること

で，(b)に示すレーンチェンジの軌跡が実現される．(b)に ●で 0.5 sごとの軌跡を示す．

レーンチェンジ運動を [1] 0 s～0.7 sの倒し込み区間，[2] 0.7 s～2 sの切り返し区間と [3]

2 s～3 sの立て直し区間に分けて以下にその挙動を述べる．

[1]　倒し込み区間：(a)に示すライダからの操舵トルクは負の値をとり，右向きに逆操

舵することにより前輪はわずかに右に向き，車体が左側に倒れ込むことで左レーンチェン

ジが始まる．この区間でのライダ操舵トルクの最大値は -27 Nm程度に達している．ライ

ダの上体を制御するリーントルクはほぼ 0で，ライダの上体は慣性によって車体の傾きと

逆の方向に倒れる．(c)～(e)より，この区間での操舵角，ロール角，ライダの上体のリー

ン角の最大値は約 2 deg，-20 deg，5 degになっている．

[2]　切り返し区間：(a)と (b)に示すように，この区間では，ライダは操舵を左に切り

返し，車線変更を進める．ライダの操舵トルクの最大値 26 Nm程度で，2 sまでの間に

横方向の車線変更量は目標の 3.6 mに近づいている．(a)に示すライダのリーントルクに

よって，ライダはリーンインの姿勢をとり，(d)と (e)から，ライダは車体ロール角の-20

deg～19 degの変化に先行して，-6 deg～7 degの範囲で左傾きから右傾きになることがわ

かる．

[3]　立て直し区間：(d)に示す車体ロール角は 2 s時点で最大の傾きとなり，この後ラ

イダは操舵トルクとリーントルクを調整し，車体と上体の姿勢を立て直す．ライダの操舵

トルクは-16 Nm～1.5 Nmの範囲で変化し，リーントルクの最大値は 14 Nm程度になっ

ている．(b)～(g)より，レーンチェンジ終了時に横方向の車線変更量は目標値 3.6 mに達

し，操舵角，ロール角，ライダの上体のリーン角，ヨーレートとロールレートはほぼ 0に

なっていることがわかる．

図 3.18に，二輪自動車のレーンチェンジ試験方法についての JASO規格文献92）に掲載

されているレーンチェンジの走行試験の一例を示す．この結果には物理量の記載がない
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ため，定量的な比較はできないものの，図 3.17の最適レーンチェンジの結果は図 3.18の

データと定性的にほぼ一致していることがわかる．
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Fig. 3.18 Experimental results of lane change92） 二

出典：二輪自動車―レーンチェンジ試験方法, JASO規格，No. t013-07，2007．
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3.5 ライダ操縦モデル

2章のユースケース分析よりライダの操縦熟練度が前輪操舵アシスト制御に影響を与え

ることがわかった．そのため，ライダの神経，筋肉系のむだ時間を考慮した二次前方予測

誤差修正モデル45）を導入し，熟練ライダと未熟練ライダの操縦を模擬するライダ操縦モ

デルを構築する．ライダ操縦モデルとライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルからなる

システム全体のブロック線図を図 3.19に示す．ライダ操縦モデルにより，予測時間 Tp先

の二輪自動車の横変位と目標横変位の誤差に比例および積分補償を施した制御入力にむだ

時間 Tdを考慮して，ライダからの補償操舵トルク τfr2を求める．予測時間 Tp先の二輪自

動車の横変位と目標横変位の誤差に比例補償のみを施した制御入力にむだ時間 Tdを考慮

して，ライダの上体を回転させるリーントルク τwx2を求める．ライダ操縦モデルの練熟

ライダA，未練熟ライダBとCのパラメータを表 3.4に示す．表 3.4に示すように，無駄

時間 Tdが短く，予測時間 Tpが長く，さらに PIゲインKP，KPL，KI が小さいほど，熟

練度が高いものとする．

Fig. 3.19 Closed-loop system including rider driving model and nonlinear dynamical

model of rider-motorcycle system

Table 3.4 Parameters of rider driving model

Parameter
Time Prediction Proportional Proportional Integral

delay45）46） Td time45）46） Tp gain KP gain KPL gain KI

Skilled rider A 0.1 s 1.5 s 5.2 1.04 4.5
Unskilled rider B 0.15 s 1.3 s 7 1.4 4.8
Unskilled rider C 0.2 s 1.2 s 8 1.6 5
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(a) Rider’s steering torque

(b) Lean torque

Fig. 3.20 Simulation results of unskilled rider’s driving and skilled rider’s driving against

disturbance in lane change (pp. 71-73)

71



(c) Lateral displacement

(d) Steering angle

Fig. 3.20 Simulation results of unskilled rider’s driving and skilled rider’s driving against

disturbance in lane change (pp. 71-73)
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(e) Roll angle

(f) Lean angle of rider’s upper torso

Fig. 3.20 Simulation results of unskilled rider’s driving and skilled rider’s driving against

disturbance in lane change (pp. 71-73)
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前節で終端状態制御により求めた最適なレーンチェンジを開始後 0.7 s時に，操舵軸ま

わりにパルス幅 0.18 s，振幅 25 Nmの三角波状インパルス外乱を加える．外乱を受けた

直後，ライダの最適なレーンチェンジの操縦を続けて，状況を認識するまでに 0.3 s要す

るものとし，ライダは 1 sからライダ操縦モデルによる補償操縦を開始するものとする．

また，ライダはブレーキ操作を行わず，車速は 60 km/hの一定値に維持することとする．

図 3.20に実線で熟練ライダAの操縦結果を，破線で未熟練ライダBの操縦結果を，点

線で未熟練ライダCの操縦結果をそれぞれ示す．また，図 3.20(a)～(f)にライダからの操

舵トルク，ライダの上体を制御するリーントルク，横変位，操舵角，ロール角，ライダの

上体のリーン角をそれぞれ示す．熟練ライダAは，(a)，(b) に実線で示す 1 sからのライ

ダ操縦モデルにより求めた操舵トルクとリーントルクを用いて，(c)～(f)の実線で示すよ

うに，約 6 s時点で横変位は 3.6 mに，車体の操舵角，ロール角とライダの上体のリーン

角はほぼ 0 degに収束している．熟練ライダAは約 5秒間自ら行う補償操縦により 3.6 m

の左レーンチェンジをほぼ完了することがわかる．また，熟練ライダAが自ら補償操縦

を行ってから，操舵トルク，リーントルク，操舵角，ロール角，リーン角の振幅の最大値

は約-8 Nm，-2.5 Nm，-2 deg，15 deg，5.5 degになっている．未熟練ライダ Bは，16 s

程度横変位は約 3.6 mに，車体の操舵角，ロール角とライダの上体のリーン角はほぼ 0の

付近に収束している．未熟練ライダBは約 15秒間の自ら補償操縦より 3.6 mの左レーン

チェンジをほぼ完了することがわかる．また，ライダが自ら補償操縦を行ってから，未熟

練ライダBは熟練ライダAより操舵トルク，リーントルク，操舵角，ロール角の振幅の最

大値はそれぞれ約 63 %，20 %，10 %，13 %増加している．未熟練ライダCは，外乱を

受けた場合，二輪自動車が転倒し，3.6 mの左レーンチェンジを完了することができてい

ない．図 3.20に示した未熟練ライダB，Cの操縦結果より，レーンチェンジ中に突発的な

外乱を受けた場合，未熟練ライダが自ら行った補償操縦でレーンチェンジはうまく完成で

きず，未熟練ライダの操縦へのアシスト制御が必要であると考えられる．

3.6 まとめ

本章では，前輪操舵アシスト制御系設計および検証・妥当性確認シミュレーションを行

うためのライダ‐二輪自動車系の力学モデルを構築した．シミュレーションより構築した

力学モデルの検証を行った．その結果，以下の結論を得た．

(1) 2章のコンテクストレベルのユースケース分析により，操舵軸に与えられた操舵ト

ルクの反トルクがライダの上体に与える影響，およびライダの上体のロール軸まわ

りの動きを考慮したライダ‐二輪自動車系の力学モデルを構築した．また，タイヤ

の断面形状，弾性変形，接地面積を考慮した比較的簡便なタイヤモデルを提案した．

ピンジョイントなどの拘束条件の追加により，ケイン型運動方程式を導いた上でラ

イダ-二輪自動車系の非線形状態空間モデルを導出した．
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Table 3.5 Comparison with other studies about models

(2) 構築したライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを検証するため，二輪自動車単

体の直進走行過渡応答シミュレーションを行った．このシミュレーション結果はす

でに実車との整合性が示されている市販の機構解析ソフトウェア上で構築したモデ

ル31）32）34）とほぼ一致することを示した．また，ライダ-二輪自動車系の非線形力学

モデルに対してライダによる定常円旋回とレーンチェンジのシミュレーションを行っ

た．ライダによる定常円旋回では，目標ロール角に追従するPID制御を行い，車速

15 km～60 kmの半径 30 mの定常円旋回運動を実現するライダが与えるべき操舵ト

ルクを求めた．さらに，ライダ‐二輪自動車系の力学モデルに基づき，最適なレーン

チェンジを実現するため，終端状態制御により，ライダからの操舵トルクとライダの

上体を制御するリーントルクを算出した．その結果から得られた最適なレーンチェ

ンジにおける二輪自動車の挙動は JASO規格に掲載されている走行試験の一例92）と

定性的に一致することが確認された．このことから，導出したライダ-二輪自動車系

の非線形状態空間モデルの妥当性が検証された．

(3) ライダの神経・筋肉の無駄時間を考慮し，熟練ライダと未熟練ライダの操縦を模擬

できるライダ操縦モデルを構築した．レーンチェンジにおける突発的な外乱に対す

る熟練ライダと未熟練ライダの操縦を解析した．そして，未熟練ライダの運転への

75



アシスト制御が必要であることがわかった．

本章で提案したライダ‐二輪自動車系の力学モデル，タイヤモデルとライダ操縦モデル

と過去の研究で用いられたモデルとの比較を表 3.5に示す．本章で提案したモデルは，表

3.5に示すように，ライダ下体の運動と車体のサスペンション以外の要素を考慮した．
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4 ライダ-二輪自動車系の安定性解析および力学モ

デルに基づく制御系設計
本章では，2章で構築した前輪操舵アシスト制御システムの機能アーキテクチャを実現

するため，ライダ-二輪自動車系の安定性解析と力学モデルに基づく制御系設計を行う．

Fig. 4.1 Controller design approach on the basis of dynamical model
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図 4.1に力学モデルに基づく制御系設計のアプローチをまとめて示している．

（1）3章でライダ-二輪自動車系の力学モデルを構築し，非線形状態空間モデルを導出

した．

（2）4.1節で非線形状態空間モデルに対する平衡点わまりに線形化を行い，線形状態空

間モデルを導出する．導出した線形状態空間モデルを用いて，安定性解析のための

固有値解析と周波数応答解析を行う．

（3）4.2節で固有値解析と周波数応答解析から得られたモード特性により，制御系設計に

利用可能な低次元化モデルを得る．

（4）4.3節で低次元化モデルを用いて制御系を設計する．

4.1 安定性解析のための線形モデルの導出

4.1.1 定常走行状態の平衡点の導出

3章で導出した非線形モデルを固有値解析と周波数応答解析に用いることができない．

そこで，定常走行状態の平衡点まわりで線形化を行い，固有値解析と周波数応答解析に用

いる線形モデルを導出する．線形モデルは定常直進走行状態と定常円旋回状態の 2種類を

導出する．

3章で求めた非線形運動方程式 (3.36)と (3.32)において必ず以下の式を満たす必要が

ある．

Q̇o =
∂Q̇

∂S
|oSo (4.1)

mS
o Ṡo = fS

o (4.2)

本論文には，下付 oで定常走行状態の平衡点の値を，∆で平衡点からの微小変化をそれぞ

れ表す．式 (4.2)の計算に対しては，定常直進走行状態と定常円旋回状態は二輪自動車が

一定速度で走行している状態であるため，加速度は発生しない，

Ṡo = 010×1

となる．式 (4.1)の計算に対しては，一般化座標Qと一般化速度Sの平衡点の値は以下の

式で表される．

Qo =
[

RT
OAo ΘT

OAo δo θwxo θro θfo

]T

=
[

0 0 zAo 0 0 θyo 0 0 0 0
]T
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Table 4.1 Equilibrium points in steady-state straight running at velocities from 15 km/h

to 60 km/h

15 km/h 20 km/h 25 km/h 30 km/h

zAo (m) 0.6246 0.6246 0.6246 0.6246

θyo (rad) -0.0306 -0.0306 -0.0306 -0.0306

ẋ′Ao (m/s) 4.1631 5.5507 6.9384 8.3261

ż′Ao (m/s) -0.1274 -0.1699 -0.2124 -0.2549

θ̇ro (rad/s) 13.7520 18.3360 22.9200 27.5040

θ̇fo (rad/s) 14.2476 18.9967 23.7459 28.4951

35 km/h 40 km/h 50 km/h 60 km/h

zAo (m) 0.6246 0.6246 0.6246 0.6246

θyo (rad) -0.0306 -0.0306 -0.0306 -0.0306

ẋ′Ao (m/s) 9.7138 11.1015 13.8768 16.6522

ż′Ao (m/s) -0.2973 -0.3398 -0.4248 -0.5097

θ̇ro (rad/s) 32.0880 36.6720 45.8400 55.0080

θ̇fo (rad/s) 33.2443 37.9935 47.4918 56.9902

So =
[

V ’TOAo Θ̇
T

OAo δ̇o θ̇wxo θ̇ro θ̇fo

]T

=
[

ẋ′Ao 0 ż′Ao 0 0 0 0 0 θ̇ro θ̇fo

]T

本論文で導出する線形定常直進走行モデルは，車速 15 km/h，20 km/h，25 km/h，30

km/h，35 km/h，40 km/h，50 km/h，60 km/hの合計 8種類の線形モデルである．表 4.1

に各車速で非零値の平衡点を示す．

旋回時の定常状態は一定速度で半径一定の旋回を行っている状態である．式 (4.1)の計

算に対しては，一般化座標Qと一般化速度Sの平衡点の値は以下の式で表される．

Qo =
[

RT
OAo ΘT

OAo δo θwxo θro θfo

]T

=
[

0 0 zAo 0 θxo θyo δo θwxo 0 0
]T

So =
[

V ’TOAo Θ̇
T

OAo δ̇o θ̇wxo θ̇ro θ̇fo

]T

=
[

ẋ′Ao ẏ′Ao ż′Ao θ̇zo 0 0 0 0 θ̇ro θ̇fo

]T

本論文で導出する線形定常円旋回モデルは，車速 15 km/h, 20 km/h, 25 km/h, 30 km/h,

35 km/h, 40 km/h, 50 km/h, 60 km/hの合計 8種類の線形モデルである．表 4.2に各車

速で非零値の平衡点を示す．
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Table 4.2 Equilibrium points in steady-state circular turning at velocities from 15 km/h

to 60 km/h

15 km/h 20 km/h 25 km/h 30 km/h

zAo (m) 0.6237 0.6218 0.6179 0.6112

θxo (rad) 0.0590 0.1046 0.1626 0.2301

θyo (rad) -0.0305 -0.0304 -0.0301 -0.0297

δo (rad) -0.0547 -0.0555 -0.0574 -0.0593

θwxo (rad) -0.0048 -0.0071 -0.0103 -0.0145

ẋ′Ao (m/s) 4.2941 5.7220 7.1482 8.5749

ẏ′Ao (m/s) -0.0889 -0.1299 -0.1825 -0.2457

ż′Ao (m/s) -0.1259 -0.1601 -0.1852 -0.1968

θ̇zo (rad/s) -0.1500 -0.1953 -0.2419 -0.2869

θ̇ro (rad/s) 14.2540 19.0064 23.7602 28.5162

θ̇fo (rad/s) 14.7911 19.7285 24.6778 29.6460

35 km/h 40 km/h 50 km/h 60 km/h

zAo (m) 0.6003 0.5853 0.5433 0.4949

θxo (rad) 0.3110 0.3975 0.5800 0.7453

θyo (rad) -0.0290 -0.0281 -0.0251 -0.0206

δo (rad) -0.0621 -0.0642 -0.0666 -0.0651

θwxo (rad) -0.0207 -0.0292 -0.0606 -0.1313

ẋ′Ao (m/s) 10.0038 11.4402 14.3680 17.4243

ẏ′Ao (m/s) -0.3253 -0.4136 -0.6061 -0.7821

ż′Ao (m/s) -0.1855 -0.1473 0.0364 0.3628

θ̇zo (rad/s) -0.3376 -0.3868 -0.4881 -0.5802

θ̇ro (rad/s) 33.2759 38.0394 47.6091 57.2725

θ̇fo (rad/s) 34.6503 39.7001 50.0470 60.8495

4.1.2 ライダ-二輪自動車系の線形状態空間モデル

式 (3.36)，(3.32)の各値の線形化後の値は以下のように表される．

Q̇ = Q̇o + ∆Q̇ (4.3)

∂Q̇

∂S
=

∂Q̇

∂S
|o + ∆

∂Q̇

∂S
(4.4)

S = So + ∆S (4.5)
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mS = mS
o + ∆mS (4.6)

Ṡ = Ṡo + ∆Ṡ (4.7)

fS = fS
o + ∆fS (4.8)

これらの値を式 (3.36)，(3.32)に代入すると

Q̇o + ∆Q̇ = (
∂Q̇

∂S
|o + ∆

∂Q̇

∂S
)(Ṡo + ∆Ṡ) (4.9)

(mS
o + ∆mS)(Ṡo + ∆Ṡ) = fS

o + ∆fS (4.10)

となり，平衡点での条件式 (4.1), (4.2)を代入し，微小変化同士の乗算を微小とみなし無

視する．さらに，直進時，旋回時の線形化ポイントでは加速度が発生しないことを考慮す

ると，線形化後の運動方程式は以下の式で表される．

∆Q̇ = ∆
∂Q̇

∂S
So +

∂Q̇

∂S

∣∣
o
∆S (4.11)

mS
o ∆Ṡ = ∆fS (4.12)

ここで，

∆
∂Q̇

∂S
So =

∂

∂Q
(
∂Q̇

∂S
So)

∣∣
o
∆Q,

∆fS =
∂fS

∂Q

∣∣
o
∆Q +

∂fS

∂S

∣∣
o
∆S +

∂fS

∂u

∣∣
o
∆u

である．さらに，式 (4.11), (4.12)から線形化された状態方程式は以下の式で表される．

∆ẋ = Al∆x + Bl∆u (4.13)

ここで，

∆x =

[
∆Q

∆S

]
, ∆u =

[
∆τf

∆τwx

]
=

[
∆τfr + ∆τfc

∆τwx

]
,

Al =

[
∂

∂Q
(∂Q̇

∂S
So)

∣∣
o

∂Q̇
∂S

∣∣
o

(mS
o)
−1 ∂fS

∂Q

∣∣
o

(mS
o)
−1 ∂fS

∂S

∣∣
o

]
, Bl =

[
010×2

∂fS

∂u

∣∣
o

]
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4.2 制御系設計のための線形モデルの低次元化

4.2.1 固有値解析

二輪自動車単体では，直進走行時にキャプサイズモード，ウィーブモード，ウォブルモー

ドの３つのモードを持っていることが知られている15）．キャプサイズモードは，非振動

的なロール運動であり，車速 40 km/h以下の低速域では安定で車速 60 km/h以上の高速

域でやや不安定となる．ウィーブモードは車体の横滑り，ヨー運動，ロール運動の連成し

た振動モードであり，低速域と高速域で不安定となり，振動数は車速の上昇によって 0.2

Hzから 4 Hzまで変化する．ウォブルモードは主に操舵系に発生する振動であり，振動数

は 6 Hzから 10 Hzと比較的高く，車速の上昇によって不安定化する．キャプサイズモー

ドは実固有値で，ウィーブモードとウォブルモードは複素固有値で表されることが明らか

になっている．

前節で導出した車速 15 km/h～60 km/hの線形定常直進走行モデルに対する固有値解析

結果が表 4.3，15 km/h～60 km/hの線形定常円旋回モデルに対する固有値解析結果が表

4.4にそれぞれ示される．実固有値は非振動モードを，複素固有値は振動モードをそれぞ

れ示す．また，0固有値は示されない．提案した力学モデルはライダの上体のロール軸周

りの自由度を考慮したため，ライダ上体の振動モードが現れる．固有値解析，先行研究で

知られている二輪自動車の振動モードの特性，次節の周波数応答解析により，ロールキャ

プサイズモード α1，ステアキャプサイズモード α2，ウィーブモード β1，ウォブルモード

β2，ライダ上体の振動モード β3がそれぞれ決められた．

Table 4.3 Eigenvalues of linearized model in steady-state straight running at velocities

from 15 km/h to 60 km/h

15 km/h 20 km/h 25 km/h 30 km/h
Roll capsize mode α1 -4.19 -4.36 -4.24 -3.6

Steering capsize mode α2 -124.28 -84.56 -56.81 -37.84
Weave mode β1 1.69±j2.37 0.90±j2.65 0.08±j2.77 -0.74±j2.79
Wobble mode β2 - -33.83±j5.01 -31.83±j15.99 -30.55±j23.06

Upper torso mode β3 -1.13±j4.88 -1.05±j5.00 -1.00±j5.28 -1.16±j5.70
β4 -10.27±j49.65 -10.53±j49.73 -10.80±j49.87 -11.06±j50.07
β5 -3.59±j32.08 -3.57±j32.08 -3.56±j32.07 -3.54±j32.06

35 km/h 40 km/h 50 km/h 60 km/h
Roll capsize mode α1 -2.24 -1.32 -0.73 -0.51

Steering capsize mode α2 -28.97 -23.85 -18.52 -16.70
Weave mode β1 -1.55±j3.10 -1.77±j3.73 -1.56±j4.18 -1.44±j4.30
Wobble mode β2 -27.22±j28.01 -23.97±j30.78 -19.02±j33.38 -15.67±j34.35

Upper torso mode β3 -1.59±j6.22 -2.24±j7.00 -2.98±j9.32 -2.82±j11.37
β4 -11.32±j50.33 -11.55±j50.66 -11.88±j51.46 -12.03±j52.29
β5 -3.51±j32.05 -3.48±j32.04 -3.40±j32.03 -3.30±j32.04
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Fig. 4.2 Eigenvalue locus of linearized steady-state straight running model at velocities

from 15 to 60 km/h

表 4.3に，線形直進定常走行モデルのロールキャプサイズモード α1，ステアキャプサ

イズモード α2，ウィーブモード β1，ウォブルモード β2，ライダ上体の振動モード β3，振

動モード β4，β5が示される．表 4.3により，25 km/h以下でウィーブモードが不安定に

なり，15 km/h以下でウォブルモードが存在しないことがわかる．図 4.2に，15 km/h～

60 km/hの線形直進定常走行モデルのロールキャプサイズモード α1，ステアキャプサイ

ズモードα2，ウィーブモード β1，ウォブルモード β2，ライダ上体の振動モード β3の軌跡

を示す．矢印は固有値が車速の上昇による変化を示す．表 4.3，図 4.2より，ロールキャプ

サイズモードα1とステアキャプサイズモードα2は車速の上昇に伴い複素平面の左側で原

点に近い値を取って安定から不安定になっていくことがわかる．ウィーブモード β1は複

素平面の右側から左側へ移して不安定から安定になっていく．また，ウィーブモード β1

は車速の上昇に伴い振動数は約 0.4 Hz～0.7 Hzへと変化している．ウォブルモード β2は，

複素平面の左側で 20 km/hから 60 km/hへ車速の上昇に伴い原点に近い値をとって不安

定になり，振動数は約 5.4 Hz～6 Hzへと変化している．ライダ上体の振動モード β3は車

速の上昇に伴い，振動数は約 0.8 Hz～1.86 Hzへと変化している．

表 4.4に，旋回半径 30 mの線形定常円旋回モデルのロールキャプサイズモード α1，ス

テアキャプサイズモード α2，ウィーブモード β1，ウォブルモード β2，ライダ上体の振動

モード β3，非振動モード α3，α4，α5，α6，α7，振動モード β4，β5，β6が示される．表

4.3により，旋回半径 30 mの線形定常円旋回モデルには，15 km/h～60 km/hでウィー

ブモードが不安定になり，15 km/h以下でウォブルモードが存在しないことがわかる．表

4.3の線形定常直進走行モデルの固有値と比べて，旋回半径 30 mの線形定常円旋回モデ
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Table 4.4 Eigenvalues of linearized model in steady-state circular turning at velocities

from 15 km/h to 60 km/h

15 km/h 20 km/h 25 km/h 30 km/h
Roll capsize mode α1 -0.02 -0.02 -0.02 -0.02

Steering capsize mode α2 -0.39 -0.98 -2.33 -33.33
α3 -0.16 -0.22 -0.30 -0.39
α4 -21.14 -4.24 -3.52 -
α5 -4.19 -75.88 -47.63 -
α6 -57.17 - - -
α7 -116.29 - - -

Weave mode β1 1.80±j2.41 1.31±j2.79 0.97±j3.11 0.76±j3.45
Wobble mode β2 - -33.35±j9.59 -30.82±j19.66 -26.05±j26.03

Upper torso mode β3 -1.04±j4.91 -0.93±j5.02 -0.84±j5.20 -0.80±j5.46
β4 -10.58±j49.54 -11.22±j49.61 -12.04±j49.89 -12.88±j50.57
β5 -3.63±j32.03 -3.61±j31.94 -3.54±j31.79 -3.39±j31.53
β6 - - - -3.16±j1.82

35 km/h 40 km/h 50 km/h 60 km/h
Roll capsize mode α1 -0.02 -0.01 -0.01 -0.01

Steering capsize mode α2 -26.15 -21.57 -15.98 -12.32
α3 -0.51 -0.64 -0.93 -1.21

Weave mode β1 0.65±j3.88 0.53±j4.43 2.02±j7.31 5.38±j8.25
Wobble mode β2 -20.84±j28.07 -17.10±j27.87 -12.94±j25.45 -11.60±j22.96

Upper torso mode β3 -0.74±j5.76 -0.52±j6.06 -0.65±j4.76 -0.83±j4.02
β4 -13.19±j51.63 -12.63±j52.37 -10.53±j51.16 -9.20±j47.12
β5 -3.12±j31.09 -2.72±j30.45 -1.54±j28.43 -0.24±j25.85
β6 -3.26±j2.83 -3.22±j3.59 -3.22±j4.78 -3.96±j6.13

ルには，15 km/h～60 km/hで非振動モード α3，15 km/h～25 km/hで非振動モード α4，

α5，15 km/hで非振動モード α6，α7，30 km/h～60 km/hで振動モード β6が存在する．

図 4.3に，15 km/h～60 km/hの線形定常円旋回モデルのロールキャプサイズモードα1，

ステアキャプサイズモード α2，ウィーブモード β1，ウォブルモード β2，ライダ上体の振

動モード β3の軌跡を示す．矢印は固有値が車速の上昇による変化を示す．表 4.4と図 4.3

より，ロールキャプサイズモードα1は車速の上昇に伴い-0.02から-0.01へ変化することが

わかる．ステアキャプサイズモードα2は，複素平面の左側で 15 km/hから 30 km/hへ車

速が上昇すると原点から遠ざかる値をとるようになり，30 km/hから 60 km/hへ車速が上

昇すると原点に近い値をとっている．ウィーブモード β1は複素平面の右側に存在し，不

安定になっている．また，ウィーブモード β1は車速の上昇に伴い振動数は約 0.5 Hz～1.6

Hzへと変化している．ウォブルモード β2は，複素平面の左側で 20 km/hから 60 km/h

へ車速の上昇に伴い原点に近い値をとって不安定になり，振動数は約 5.5 Hz～4.09 Hzへ
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Fig. 4.3 Eigenvalue locus of linearized steady-state circular turning model at velocities

from 15 to 60 km/h

と変化している．ライダ上体の振動モード β3は車速の上昇に伴い，振動数は約 0.46 Hz

～0.65 Hzへと変化している．半径 30 mの線形定常円旋回モデルには，60 km/hまでの

車速の上昇に伴い，ウィーブモード β1とライダ上体の振動モード β3の振動数が大きくな

り，ウォブルモード β2の振動数が小さくなることがわかる．

4.2.2 周波数応答解析

線形定常直進走行モデルと線形定常円旋回モデルに対してモード分離を行い，システム

行列Alを対角正準系に変換する．ライダ-二輪自動車系への入力に対する各モードの寄与

度を明確にするため，各モードごとの周波数応答解析を行う．以下，線形定常直進走行モ

デルと線形定常円旋回モデルに対する操舵トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへ

の周波数応答解析を述べる．

30 km/hの線形定常直進走行モデル

図 4.4にフルオーダーモデルの操舵トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへの周波

数応答をそれぞれ示す．図 4.5に非振動モードと振動モードの操舵トルク∆τf からロール

角∆θxと操舵角∆δへの周波数応答をそれぞれ示す．図 4.4にフルオーダーモデルの操舵

トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへの周波数応答は 0.4 Hzと 1 Hz付近でピーク

が現れている．図 4.5(a)，(b)に示す非振動モード α1と α2はキャプサイズモードと考え

られる．さらに，α1では，操舵トルク∆τf から操舵角∆δへのゲインより操舵トルク∆τf

からロール角∆θxへのゲインの方が大きい．α2では，操舵トルク∆τf からロール角∆θx

へのゲインより操舵トルク∆τf から操舵角∆δへのゲインの方が大きい．そこで，α1と
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α2をそれぞれロールキャプサイズモードとステアキャプサイズモードと呼ぶこととする．

図 4.5(c)，(d)に振動モードの操舵トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへの周波

数応答をそれぞれ示す．5個の振動モードのうち太い実線で示す β1は最もゲインが大き

く，0.4 Hz付近でピークを持っており，ウィーブモードと考えられる．図 4.4に示すよう

に，フルオーダーモデルも 0.4 Hz付近でピークが現れていることから，ウィーブモード

がロール角と操舵角に強い影響を与えることがわかる．β2は，固有振動数が 6 Hzであり，

操舵トルク∆τf から操舵角∆δへのゲインが操舵トルク∆τf からロール角∆θxへのゲイ

ンより大きいことから，操舵角への影響が大きいことがわかる．そのため，β2は操舵系

の振動モードであるウォブルモードと考えられる．2番目にゲインの大きい β3は 1 Hz付

近にピークを持っており，図 4.4に示すフルオーダーモデルの周波数応答は 1 Hz付近に

ピークが現れていることから， β3もロール角と操舵角に対する影響を与えることがわか

る．β3はライダの上体の振動モードと考えられる．振動モード β4と振動モード β5のゲイ

ンは比較的小さいため，ロール角と操舵角の応答に与える影響が弱いと考えられる．
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Fig. 4.4 Frequency responses of full-order linearized steady-state straight running model

at 30 km/h
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Fig. 4.5 Frequency responses of linearized steady-state straight running model at 30
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30 km/hの線形定常円旋回モデル

図 4.6にフルオーダーモデルの操舵トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへの周波

数応答をそれぞれ示す．図 4.7に非振動モードと振動モードの操舵トルク∆τf からロール

角∆θxと操舵角∆δへの周波数応答をそれぞれ示す．図 4.6にフルオーダーモデルの操舵

トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへの周波数応答は 0.5 Hzと 0.9 Hz付近でピー

クが現れている．また，フルオーダーモデルの操舵トルク∆τf からロール角∆θxへの周

波数応答は 5 Hz付近でピークも現れている．図 4.7(a)，(b)に大きなゲインを持つ非振動

モード α1と α2はロールキャプサイズモードとステアキャプサイズモードと考えられる．

ロールキャプサイズモード α1は 0.1 Hz以下の低周波数域で大きなゲインを持つため，低

速域でロール角と操舵角に対して支配的なモードとなる．線形定常直進走行モデルには現

れなかった非振動モード α3が現れる．非振動モード α3のゲインが-120 dBより小さいた

め，ロール角と操舵角に与える影響が非常に小さいことがわかる．

図 4.7(c)，(d)に振動モードの操舵トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへの周波

数応答をそれぞれ示す．太い実線で示すウィーブモード β1は 0.5 Hz付近でピークを持っ

ており，ピークでのゲインは 6個の振動モード中，最も高い．図 4.6に示すように，フル

オーダーモデルも 0.5 Hz付近でピークが現れていることから，ウィーブモードがロール

角と操舵角に強い影響を与えることがわかる．β2は，固有振動数が 6 Hzであり，ゲイン

が比較的に大きいため，操舵系の振動モードであるウォブルモードと考えられる．β3は

0.9 Hz付近にピークを持っており，図 4.6に示すフルオーダーモデルの周波数応答は 0.9

Hz付近にピークが現れていることから， β3もロール角と操舵角に対する影響を与えるこ

とがわかる．β3はライダの上体の振動モードと考えられる．
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Fig. 4.6 Frequency responses of full-order linearized steady-state circular turning model

at 30 km/h
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振動モード β4と振動モード β5のゲインは線形定常直進走行モデルと同じように比較的

小さい．しかしながら，β5は 5 Hz付近にピークを持っており，図 4.6に示すフルオーダー

モデルの操舵トルクからロール角への周波数応答は 5 Hz付近にピークが現れていること

から， β5もロール角に対する影響を与えることがわかる．また，線形定常直進走行モデ

ルには現れなかった振動モード β6が現れる．振動モード β6は，0.1 Hzまでの低周波数域

でウィーブモード β1とほぼ同じように高いゲインを持つため，低周波数域でロール角と

操舵角に強い影響を与えていることがわかる．図 4.7(d)に示すウォブルモード β2，ライ

ダ上体の振動モード β3，振動モード β4，振動モード β5，振動モード β6の 10 Hzまでのゲ

インは，図 4.7(c)のより大きいことから，この振動モードは操舵角に与える影響がロール

角に与える影響より大きいことがわかる．そのため，車速 30 km/hで半径 30 mの定常円

旋回運動中の二輪自動車の操舵角の応答は，複数の振動モードが連成した応答となること

がわかる．

4.2.3 低次元化モデル

前節の操舵トルク∆τf からロール角∆θxと操舵角∆δへのそれぞれの周波数応答解析

により，操舵角∆δとロール角∆θxの応答への影響が少ないモードを削除し，制御系設計

に用いる低次元化モデルを得た．

表 4.5に車速 15 km/h～60 km/hの線形定常直進走行モデルから導出した制御系設計に

用いる低次元化モデルのモードを示す．車速 20 km/h～60 km/hの線形定常直進走行に

おいて制御系を設計する場合，ロールキャプサイズモード α1，ステアキャプサイズモー

ドα2，ウィーブモード β1，ウォブルモード β2，ライダ上体の振動モード β3からなる 8次

の低次元化モデルを採用する．車速 15 km/h以下ではウォブルモードが存在しないので，

15 km/hで制御系設計に用いる低次元化モデルには，ロールキャプサイズモード α1，ス

テアキャプサイズモード α2，ウィーブモード β1，ライダ上体の振動モード β3からなる 6

次モデルを採用する．車速 30 km/hの 8次の低次元化モデルのゲイン線図を図 4.8に示

す．8次の低次元化モデルは，∆θx/∆τf の応答において 30 Hz付近まで，∆δ/∆τf の応答

において 100 Hz付近までフルオーダーモデルとの高い整合性がある．

表 4.6に車速 15 km/h～60 km/hの線形定常円旋回モデルから導出した制御系設計に用

いる低次元化モデルのモードを示す．車速 30 km/h～60 km/hの半径 30 mの定常円旋回

において制御系を設計する場合，ロールキャプサイズモードα1，ステアキャプサイズモー

ド α2，ウィーブモード β1，ウォブルモード β2，ライダ上体の振動モード β3，振動モード

β5，振動モード β6からなる 12次の低次元化モデルを採用する．車速 25 km/h以下では

振動モード β6が存在しないので，15 km/h～25 km/hで制御系設計に用いる低次元化モ

デルには，ロールキャプサイズモード α1，ステアキャプサイズモード α2，ウィーブモー

ド β1，ライダ上体の振動モード β3，振動モード β5からなる 10次モデルを採用する．車

速 15 km/h以下ではウォブルモードが存在しないので，15 km/hで制御系設計に用いる
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Fig. 4.7 Frequency responses of linearized steady-state circular turning model at 30 km/h

(pp. 91-92)
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(pp. 91-92)

92



Table 4.5 Modes of reduced-order model for controller design in steady-state straight

running at velocities from 15 km/h to 60 km/h

15 km/h 20 km/h

(6th-order model) (8th-order model)

Roll capsize mode α1 -4.19 -4.36

Steering capsize mode α2 -124.28 -84.56

Weave mode β1 1.69±j2.37 0.90±j2.65

Wobble mode β2 - -33.83±j5.01

Upper torso mode β3 -1.13±j4.88 -1.05±j5.00

25 km/h 30 km/h

(8th-order model) (8th-order model)

Roll capsize mode α1 -4.24 -3.6

Steering capsize mode α2 -56.81 -37.84

Weave mode β1 0.08±j2.77 -0.74±j2.79

Wobble mode β2 -31.83±j15.99 -30.55±j23.06

Upper torso mode β3 -1.00±j5.28 -1.16±j5.70

35 km/h 40 km/h

(8th-order model) (8th-order model)

Roll capsize mode α1 -2.24 -1.32

Steering capsize mode α2 -28.97 -23.85

Weave mode β1 -1.55±j3.10 -1.77±j3.73

Wobble mode β2 -27.22±j28.01 -23.97±j30.78

Upper torso mode β3 -1.59±j6.22 -2.24±j7.00

50 km/h 60 km/h

(8th-order model) (8th-order model)

Roll capsize mode α1 -0.73 　 -0.51 　　

Steering capsize mode α2 -18.52 -16.70 　

Weave mode β1 -1.56±j4.18 -1.44±j4.30

Wobble mode β2 -19.02±j33.38 -15.67±j34.35

Upper torso mode β3 -2.98±j9.32 -2.82±j11.37

低次元化モデルには，ロールキャプサイズモードα1，ステアキャプサイズモードα2，ウィー

ブモード β1，ライダ上体の振動モード β3，振動モード β5からなる 8次モデルを採用する．

車速 30 km/hで半径 30の線形定常円旋回モデルから導出した 12次の低次元化モデルの

ゲイン線図を図 4.9に示す．12次の低次元化モデルは，∆θx/∆τf の応答において 10 Hz
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Table 4.6 Modes of reduced-order model for controller design in steady-state circular

turning at velocities from 15 km/h to 60 km/h

15 km/h 20 km/h
(8th-order model) (10th-order model)

Roll capsize mode α1 -0.02 -0.02
Steering capsize mode α2 -0.39 -0.98

Weave mode β1 1.80±j2.41 1.31±j2.79
Wobble mode β2 - -33.35±j9.59

Upper torso mode β3 -1.04±j4.91 -0.93±j5.02
β5 -3.63±j32.03 -3.61±j31.94
β6 - -

25 km/h 30 km/h
(10th-order model) (12th-order model)

Roll capsize mode α1 -0.02 -0.02
Steering capsize mode α2 -2.33 -33.33

Weave mode β1 0.97±j3.11 0.76±j3.45
Wobble mode β2 -30.82±j19.66 -26.05±j26.03

Upper torso mode β3 -0.84±j5.20 -0.80±j5.46
β5 -3.54±j31.79 -3.39±j31.53
β6 - -3.16±j1.82

35 km/h 40 km/h
(12th-order model) (12th-order model)

Roll capsize mode α1 -0.02 -0.01
Steering capsize mode α2 -26.15 -21.57

Weave mode β1 0.65±j3.88 0.53±j4.43
Wobble mode β2 -20.84±j28.07 -17.10±j27.87

Upper torso mode β3 -0.74±j5.76 -0.52±j6.06
β5 -3.12±j31.09 -2.72±j30.45
β6 -3.26±j2.83 -3.22±j3.59

50 km/h 60 km/h
(12th-order model) (12th-order model)

Roll capsize mode α1 -0.01 -0.01
Steering capsize mode α2 -15.98 -12.32

Weave mode β1 2.02±j7.31 5.38±j8.25
Wobble mode β2 -12.94±j25.45 -11.60±j22.96

Upper torso mode β3 -0.65±j4.76 -0.83±j4.02
β5 -1.54±j28.43 -0.24±j25.85
β6 -3.22±j4.78 -3.96±j6.13

付近まで，∆δ/∆τf の応答において 40 Hz付近までフルオーダーモデルとの高い整合性が

ある．
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Fig. 4.8 Frequency responses of reduced-order model in steady-state straight running at

30 km/h
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4.3 制御系設計

4.3.1 H∞制御理論

H∞制御94）とは，図 4.10に示すフィードバック制御系を用い，外乱から制御量までの

伝達関数の大きさをある値以下にする制御である．図 4.10のGは一般化プラント，Kは

制御器である．wは外部入力（参照信号や外乱，センサノイズなど）を，zは制御量（制

御偏差や制御入力，制御出力など）をそれぞれ表す．また uおよび yは，制御入力と観測

出力で，それぞれ，制御器からの出力および入力となる量である．

図 4.10の入出力をもつ伝達関数は式（4.14）で定義する．
[

z

y

]
= G

[
w

u

]
=

[
G11 G12

G21 G22

][
w

u

]
(4.14)

一般化プラントG に対して，制御器

u = Ky (4.15)

を用いてフィードバック制御を施すと，wから zまでの伝達関数は式（4.15）を式（4.14）

に代入することにより，式（4.16）となる．

z = Gzww

Gzw = G11 + G12K(I −G22K)−1G21 (4.16)

Gzwの大きさの尺度としてH∞ノルムを用いる．安定な伝達関数GzwのH∞ノルムは

||Gzw||∞と書き，次式で定義する．
‖Gzw(s)‖∞ := sup

0≤w≤∞
σ̄ (Gzw(jw)) (4.17)

Gzw(s)が１入出力のとき，式（4.17）は

‖Gzw(s)‖∞ := max
0≤w≤∞

|Gzw(jw)| (4.18)

となる．

また，GzwのH∞ノルムは，その入出力信号を用いて

‖Gzw(s)‖∞ := sup
w

√∫∞
0

zT (t)z(t)dt
√∫∞

0
wT (t)w(t)dt

= sup
w

‖z‖2

‖w‖2

(4.19)

と表現できることが知られている．これは，あらゆる入力が入ってきたときの基準化され

た出力エネルギーの”最悪値”を表しているとも解釈できる．なお入出力信号のノルムの

比から定義されるノルムは一般に誘導ノルムと呼ばれている．

制御目的は外部入力 wに対して制御量 zをなるべく小さく抑えることなので，伝達関

数Gzwの大きさを何らかの意味で小さくする制御器Kを設計すればよいことになる．そ

して，一般化プラントGに対して閉ループ系を安定にし，‖Gzw‖∞ < γを満たす制御器

Kを求める．
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Fig. 4.10 Feedback control system

4.3.2 H∞制御系の設計

4.2節得られた低次元化モデルに対して，一般化プラントを図 4.11に示すように構成し，

H∞制御系の設計を行う．図 4.11の Plantは低次元化モデルである．∆τfcは操舵制御入

力，w1は操舵トルク外乱，w2は仮想的な観測ノイズである．二輪自動車の後輪フレーム

のロールレート∆θ̇xをフィードバック信号としている．評価量 z1，z2はロールレート∆θ̇x

および制御入力∆τfcにそれぞれ周波数重みWS，WT をかけたものである．すなわち，w1

から z1までのパスで操舵トルク外乱に対するロールレートの抑制を評価し，w1から z2ま

でのパスでロバスト安定性を評価している．連続時間制御器は以下のように表される．

ẋk = Akxk + Bk∆θ̇x (4.20)

∆τfc = Ckxk + Dk∆θ̇x (4.21)

ここで，ロールレート ∆θ̇xは制御器への入力，操舵制御トルク ∆τfcは制御器の出力で

ある．

30 km/hの定常直進走行の 8次の低次元化モデル

α1 = −3.6, α2 = −37.84,

WT

Plant

WSWN

+
+ +

z2 z1w1

+ y x

w2

 f c

Generalized plant

H Controller

Fig. 4.11 Generalized plant for H∞ control design
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β1 = −0.74± j2.79, β2 = −30.55± j23.06, β3 = −1.16± j5.70

を用いてH∞制御系を設計する．図 4.12に設計した制御系の重み関数のゲイン線図を示

す．重み関数は，制御対象のゲインが高い 3 Hz付近まで積極的に制御を行うようにWS

を設定し，高周波数領域で制御入力が過大にならないようにWT を設定した．具体的には

次のように重みを設定した．

Ws =
gsω

2
ns

s2 + 2ζdsωdss + ω2
ds

, (4.22)

gs = 3, ωns = 7.23, ζds = 1, ωds = 28.9,

WT =
gt(s

2 + 2ζntωnts + ω2
nt)

s2 + 2ζdtωdts + ω2
dt

, (4.23)

gt = 1 ζnt = 1, ωnt = 204.2, ζdt = 0.8, ωdt = 7539.8,

である．また，周波数重みWN を 0.1に設定した．図 4.13は設計したH∞制御系のボー

ド線図である．この制御系の制御特性は，約 10 Hzまでの領域で高いゲイン，二輪自動車

モデルに含まれない高周波数領域で低いゲインとしている．低次元化モデルは 8次モデル

で，重み関数WS とWT の次数はそれぞれ 2次であるため，設計した制御器の次数は 12

次となる．外乱から観測量までのH∞ノルムは 0.1である．図 4.14は 15 km/hでの定常

直進走行に対して設計したH∞制御系のボード線図，図 4.15は 60 km/hでの定常直進走

行に対して設計したH∞制御系のボード線図である．
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Fig. 4.12 Frequency weighting functions of H∞ controller designed for steady-state

straight running at 30 km/h
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Fig. 4.13 Bode diagram of H∞ controller designed for steady-state straight running at

30 km/h
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Fig. 4.14 Bode diagram of H∞ controller designed for steady-state straight running at

15 km/h
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Fig. 4.15 Bode diagram of H∞ controller designed for steady-state straight running at

60 km/h

30 km/hで半径 30 mの定常円旋回の 12次の低次元化モデル

α1 = −0.02, α2 = −33.33, β1 = 0.76± j3.45,

β2 = −26.05± j26.03, β3 = −0.80± j5.46, β5 = −3.39± j31.53, β6 = −3.16± j1.82

を用いてH∞制御系を設計する．図 4.16に設計した制御系の重み関数のゲイン線図を示

す．重み関数は，制御対象のゲインが高い 1 Hz付近まで積極的に制御を行うようにWS

を設定し，高周波数領域で制御入力が過大にならないようにWT を設定した．具体的には

次のように重みを設定した．

Ws =
gsω

2
ns

s2 + 2ζdsωdss + ω2
ds

, (4.24)
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gs = 2.24, ωns = 7.23, ζds = 1, ωds = 7.23,

WT =
gt(s

2 + 2ζntωnts + ω2
nt)

s2 + 2ζdtωdts + ω2
dt

, (4.25)

gt = 763.02 ζnt = 1, ωnt = 40.84, ζdt = 0.8, ωdt = 7539.8,

である．また，周波数重みWN を 0.1に設定した．図 4.17は設計したH∞制御系のボード

線図である．この制御系の制御特性は，約 6 Hzまでの領域で高いゲイン，二輪自動車モ

デルに含まれない高周波数領域で低いゲインとしている．低次元化モデルは 12次モデル

で，重み関数WS とWT の次数はそれぞれ 2次であるため，設計した制御器の次数は 16

次となる．外乱から観測量までのH∞ノルムは 0.29である．
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Fig. 4.16 Frequency weighting functions of controller designed for steady-state circular

turning at 30 km/h
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Fig. 4.17 Bode diagram of H∞ controller designed for steady-state circular turning at

30 km/h
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4.3.3 制御器の離散化

設計した制御系の制御仕様を検証するシミュレーションを行う場合（あるいは制御系を

二輪自動車に実装する場合），設計した連続時間制御系を零次ホールド（zero-order hold）

を仮定してサンプリング周期∆tで離散化する94）．連続時間 tとサンプリング周期∆tの

関係は，次式で表される．

t = k∆t, (k = 0, 1, ..., N − 1)

連続時間制御器式 (4.20), (4.21)を離散化して得られた離散時間制御器を以下に示す．

xkd(k + 1) = Akdxkd(k) + Bkd∆θ̇xd(k) (4.26)

∆τfcd(k) = Ckdxkd(k) + Dkd∆θ̇xd(k) (4.27)

(k = 0, 1, ..., N − 1)

同様に，3章で導出した連続時間でのライダ-二輪自動車の非線形モデル式 (3.37)を零

次ホールド（zero-order hold）を仮定してサンプリング周期∆tで離散化する．ここでは，

式 (3.37)の行列A(x)，B(x)，E(x)は状態量xにより変化するため，行列A(x)，B(x)，

E(x)はサンプリング周期∆tごとに離散化する必要がある．離散化したライダ-二輪自動

車系の非線形モデルを以下のように示す．

xd(k + 1) = Ad(k)xd(k) + Bd(k)ud(k) + Ed(k), (4.28)

ud(k) =

[
τfd(k)

τwxd(k)

]
=

[
τfrd(k) + ∆τfcd(k) + τfdd(k)

τwxd(k)

]
,

θ̇xd(k) = Cdxd(k) (4.29)

(k = 0, 1, ..., N − 1)

ここで，離散化したライダ-二輪自動車系の非線形モデルの入力udはライダからの操舵ト

ルク τfrd，操舵制御トルク∆τfcd，操舵外乱トルク τfdd，リーントルク τwxdを含む．出力

はロールレート θ̇xdであるが，定常状態ではロールレートは 0であるので，定常状態から

の変動分∆θ̇xdと等価となる．

離散時間制御系と離散化したライダ-二輪自動車系の非線形モデルから，図 4.18に示す

ように，離散時間シミュレーションを行う閉ループ系を構成する．離散化したライダ-二

輪自動車系の非線形モデルでは，ライダからの操舵トルク τfrdとライダの上体を制御す

るリーントルク τwxdによりライダの操縦を実現する．ライダ-二輪自動車系の非線形モデ

ルに操舵外乱トルク τfddが印加されると，離散時間制御系がライダ-二輪自動車系の非線
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形モデルの出力ロールレート θ̇xd(= ∆θ̇xd)により操舵制御トルク∆τfcdを算出する．算出

した操舵制御トルク∆τfcdが離散化したライダ-二輪自動車系の非線形モデルに入力され，

前輪操舵アシスト制御が施される．5章では，図 4.18に基づき，前輪操舵アシスト制御シ

ステムの検証・妥当性確認シミュレーションを行う．

本論文では実験を行わないが，実験を実施する場合には，図 4.1934）に示すように，設計

した離散時間制御系をノートPCに実装し，センサーによる車体のロールレートを検知す

る．検知したアナログ値のロールレートをA/Dボードを介してデジタル値のロールレー

トに変換する．コンピュータはデジタル値のロールレートを受け取って，離散時間制御系

によりデジタル値の制御出力を算出する．算出したデジタル値の制御出力をD/Aボード

を介してアナログ値の制御出力に変換する．アナログ値の制御出力がサーボドライバに送

xd(k+1) = Ad(k)xd(k) + Bd(k)ud(k) + Ed(k) 

θxd(k) = Cdxd(k)

Discrete time model of rider-motorcycle system 

Discretized controller 

τfcd (k) = Ckdxkd(k)+ Dkdθxd (k) 

xkd(k+1) = Akdxkd(k) + Bkdθxd (k) θxd (k) τfcd (k) 

τwxd (k) 
τfdd (k) 

τfrd (k) 

+ 
+ 

 (= θxd (k) ) in steady state 

Fig. 4.18 Discrete time closed-loop system for simulation

Fig. 4.19 Closed-loop system for control experiment
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Fig. 4.20 Steering torque disturbance

られサーボモータを駆動する．前輪操舵軸はサーボモータが生じる操舵制御トルクより動

作し前輪操舵アシスト制御を実現する．

4.4 制御器の検証

低次元化モデルへのインパルス操舵外乱に対する設計した制御器の性能を検証する．図

4.20にパルス幅 0.4 sの振幅 10 Nmの三角波状インパルス操舵外乱を示す．

車速 30 km/hでの定常直進走行に対して設計したH∞制御器の検証のため，シミュレー

ションを行った．図 4.21(a), (b)に求めた制御操舵トルクとロールレートをそれぞれ示す．

(b)に実線で制御時のロールレートを，破線で非制御時のロールレートをそれぞれ示す．

(a)に示す最大値 2 Nmの制御操舵トルクにより，(b)ロールレートの最大振幅を約 15 %

低減し，3 s程度で整定させることがわかる．以上行った直進状態でのシミュレーションに

より，車速 30 km/hでの定常直進走行に対して設計したH∞制御器の有効性を検証した．

車速 30 km/hでの定常円旋回に対して設計したH∞制御器の検証シミュレーションを

行う．図 4.22(a), (b)に求めた制御操舵トルクとロールレートをそれぞれ示す．(a)に示す

制御操舵トルクは± 8 Nm以内に抑えられている．(b)に実線で制御時のロールレートを，

破線で非制御時のロールレートをそれぞれ示す．車速 30 km/h時の定常円旋回の低次元

化モデルでは，ウィーブモードが不安定となる．そのため，(b)の破線で示すように，非

制御時のロールレートは発散していく．これに対して，実線で示されるとおり，制御を施
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(a) Steering control torque

(b) Roll rate

Fig. 4.21 Verification of H∞ controller designed for steady-state straight running at 30

km/h using 8th-order model
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(a) Steering control torque

: With control 
: Without control

(b) Roll rate

Fig. 4.22 Verification of H∞ controller designed for steady-state circular turning at 30

km/h using 12th-order model
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すことにより，ロールレートの最大振幅を約 22 deg/s に抑え，3 s程度で整定させること

ができる．以上行った定常円旋回のシミュレーションにより，車速 30 km/hでの定常円

旋回に対して設計したH∞制御器の有効性を検証した．

4.5 まとめ

本章では，ライダ-二輪自動車系の安定性解析と力学モデルに基づく制御系設計を行っ

た結果，以下の結論を得た．

（1）3章で得られた非線形モデルに対して定常走行状態の平衡点まわりで線形化を行い，

車速 15 km/h～60 km//hの定常直進走行と定常円旋回それぞれの線形モデルを導

出した．

（2）線形モデルに対して固有値解析と周波数応答解析を行った．線形定常直進走行モデ

ルに対する固有値解析より，定常直進走行中，25 km/h以下でウィーブモードが不

安定になり，15 km/h以下でウォブルモードが存在しないことがわかった．旋回半

径 30 mの線形定常円旋回モデルに対する固有値解析より，15 km/h～60 km/hで

ウィーブモードが不安定になり，15 km/h以下でウォブルモードが存在しないこと

がわかった．また，操舵トルクからロール角と操舵角へのそれぞれ周波数応答解析

により，各モードはロール角と操舵角の応答への影響が明らかになった．

（3）固有値解析と周波数応答解析により，ロール角と操舵角の応答への影響が少ないモー

ドを削除し，車速 15 km/h～60 km/hの定常直進走行と定常円旋回それぞれの低次

元化モデルを導いた．

（4）低次元化モデルに対してH∞制御理論を適用し，車体のロールレートをフィードバッ

ク信号とし，サーボモータが生じるトルクを制御出力とした制御系を設計した．
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5 前輪操舵アシスト制御システムの検証と妥当性

確認
本章では，シミュレーションにより制御仕様を検証するとともに，ライダからの「転倒

事故を防ぐ」という要求を満足する前輪操舵アシスト制御システムの妥当性を確認する．

2章のユースケース分析より導出した「直進走行状態でのアシスト」，「旋回運動における

アシスト」，「レーンチェンジにおけるアシスト」のユースケースに対して，ライダ-二輪

自動車系の非線形力学モデルを用い，定常直進走行，定常円旋回とレーンチェンジのシ

ミュレーションを行う．直進走行と定常円旋回時における前輪操舵アシスト制御の有効性

とロバスト性をシミュレーションにより示す．さらに，レーンチェンジ中に二輪自動車が

突発的な外乱を受けることを想定したシミュレーションを行う．このシミュレーションに

より，前輪操舵アシスト制御システムが未熟練ライダの運転のアシストに有効であること

を確認する．

5.1 直進定常走行におけるシミュレーション検証

4.3節で線形定常直進走行モデルから導出された低次元化モデルにより設計した前輪操

舵アシスト制御システムを検証するため，直進定常走行における過渡応答シミュレーショ

ンを行う．前輪のみが路面上の突起物を乗り越えるような場合を想定し，車速一定で 2 秒

間直進後，図 5.1に示すように，操舵トルクにパルス幅 0.4 sの振幅 10 Nmの三角波状イ

ンパルス外乱を加える．この前輪操舵外乱に対して，30 km/hの安定な車速と 15 km/h

の不安定な車速に応じてそれぞれ設計した前輪操舵アシスト制御システムの有効性をシ

ミュレーションより検証する．

5.1.1 安定な車速領域での走行安定化制御

4章の線形定常直進走行モデルに対する固有値解析結果に示したとおり，車速 30 km/h

以上ではウィーブモードとウォブルモードが安定になっている．まず，この安定車速領域

での制御性能を検証する．車速 30 km/hの 8次の低次元化モデルより設計した前輪操舵

アシスト制御システムを用いて，シミュレーションを行った結果を図 5.2に実線で示す．

破線は非制御時の結果である．

図 5.2(a)より，制御入力は± 2 Nmの範囲に収まっており，ライダの操縦に影響を及ぼ

さない程度の大きさとなっている．(b)，(c)より，制御時は非制御時に比べて 2.7 s付近

の最大操舵角を約 20 %，最大ロール角を約 22 %それぞれ低減できており，外乱印加後，

3秒程度で収束している．(e) より，評価量であるロールレートは最大振幅が 15 %低減で

きており，外乱印加後，ロール角と同様に 3 秒程度で収束している．また，(d)に示すラ

イダ上体のリーン角は，制御を施すことにより，振動が抑制されている．30 km/hの安定
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Fig. 5.1 Steering torque disturbance

な車速領域で直進走行中突発的な外乱を受けた場合，設計した前輪操舵アシスト制御シス

テムにより，車体を安定化させて，ライダによる直進走行をアシストすることができる．

5.1.2 不安定な低速領域での走行安定化制御

4章の線形定常直進走行モデルに対する固有値解析結果に示したとおり，車速 15 km/h

ではウィーブモードが不安定になり，ウォブルモードは存在しない．車速 15 km/hの 6次

の低次元化モデルを用いて設計した制御システムについて，前輪操舵外乱に対する走行安

定化性能を検討する．図 5.3に，破線で非制御時，実線で制御時のシミュレーション結果

をそれぞれ示す．図 5.3の破線で示すように，非制御時の場合，外乱を加えてから約 2秒

後に二輪自動車は転倒することがわかる．これに対して，実線で示されるとおり，制御を

施すことにより，(b)操舵角，(c)ロール角，(d)ライダ上体のリーン角，(e)ロール角速度

の最大振幅を 8.3 deg程度，5.6 deg程度，2.4 deg程度，15.5 deg/s程度に抑えて，3秒程

度で整定させることができる．(a)に示す制御トルクは車速 30 km/hの場合に比べて，4

倍程度大きな 8Nmとなっている．15 km/h走行時には外乱が加えられると同時に二輪自

動車が右方向に大きく転倒するが，これを防ぐために 30 km/h走行時の 4倍程度の制御

トルクを必要とする．

5.2 定常円旋回におけるシミュレーション検証

4章で車速 30 km/hで定常円旋回時の線形モデルから導出された 12次の低次元化モデ

ルに対してH∞制御より設計した前輪操舵アシスト制御システムを検証する．ここでは，
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Fig. 5.2 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state straight running at 30 km/h (pp. 113-115)

113



0 2 4 6 8 10
-4

-2

0

2

4

6

8

10

12

Time [s]

R
ol

l a
ng

le
 [d

eg
]

: With front-steering assist control
: Without front-steering assist control

(c) Roll angle

0 2 4 6 8 10
-4

-2

0

2

4

6

Time [s]

Le
an

 a
ng

le
 [d

eg
]

: With front-steering assist control
: Without front-steering assist control

(d) Lean angle of rider’s upper torso
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Fig. 5.2 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state straight running at 30 km/h (pp. 113-115)

路面摩擦係数 0.8を仮定し，前輪のみが路面上の突起物を乗り越えるような場合を想定し，

3.3節で求めた定常円旋回開始後，2 s後に前輪操舵トルクへパルス幅 0.4 sの振幅 10 Nm

の三角波状インパルス外乱を加える．

5.2.1 コーナリング特性と走行安定化制御

車速 30 km/hで設計した前輪操舵アシスト制御システムを用いたシミュレーション結

果を図 5.4に示す．実線は制御時の結果，破線は非制御時の結果である．図 5.4(a)はH∞

制御器の制御入力で最大制御入力は 7 Nm程度である．(b)はX-Y平面上の軌跡で，●は

1秒ごとの軌跡を表す． (c)に示すヨー角は制御時と非制御時の差が少ない．(b)，(c)よ

り，定常円旋回運動における走行安定化制御は旋回の軌跡に大きな影響を与えていないこ

とがわかる．(d)より，制御を施すことにより，操舵角の振動が抑制されていることがわ

かる．(e)より，制御時には非制御時に比べて定常状態のロール角 13.3 degからの最大変

動を約 51 %低減できている．さらに，ロール角の振動も抑えられ，整定性能が向上して

いる．(f)より，制御時には非制御時に比べてライダのリーン角の最大変動は約 33 %低

減されている．旋回運動中に突発的に外乱が印加されても，前輪操舵制御を施すことによ

り，車体およびライダの上体のロール方向の揺れ幅は抑制され，安定した旋回状態への回

復が速くなる．図 5.4(g)，(h)に前後輪の摩擦円をそれぞれ示す．(g)，(h)の縦軸はタイ

ヤの横力/垂直力，横軸はタイヤの進行方向摩擦力/垂直力である．●は制御と非制御時で

115



0 2 4 6 8 10

-4

0

4

8

-8

-12

12

Time [s]

C
on

tr
ol

 to
rq

ue
 [N

m
]

: With front-steering assist control
: Without front-steering assist control

(a) Control input

0 2 4 6 8 10
-20

-10

0

10

20

5

15

-5

-15

Time [s]

St
ee

ri
ng

an
gl

e
[d

eg
]

: With front-steering assist control
: Without front-steering assist control

(b) Steering angle

Fig. 5.3 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state straight running at 15 km/h (pp. 116-118)
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Fig. 5.3 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state straight running at 15 km/h (pp. 116-118)

ロール角が最大値になる時刻を示す．二輪自動車が車速 30 km/hの一定速度で旋回運動

を行うため，前後輪の進行方向摩擦力はほとんど生じていない．破線で示す非制御時の結

果はロール角が最大値に達すると，縦軸の横力/垂直力の値は-0.5に近づき，横力が最大

値になることがわかる．最大摩擦係数 0.8に対する余裕は少なくなっている．実線で示す

制御時では，前輪と後輪の横力/垂直力の値がそれぞれ-0.42，-0.36となる．前輪操舵アシ

スト機構による走行安定化制御によって，摩擦力の限界に対してタイヤの横力の余裕度を

高めることができる．

5.2.2 車速の変化に対するロバスト性

車速 30 km/h で設計した制御システムを用いて，二輪自動車が 40 km/hで定常円旋回

走行するシミュレーションを行い，制御システムのロバスト性を検証する．シミュレー

ション結果を図 5.5に示す．(a)より，制御トルクは最大 7 Nm程度で，車速 30 km/h時

の場合とほぼ同等の大きさとなっていることがわかる．(b), (c)より，操舵角およびロー

ル角の整定時間が非制御時よりも長くなっているものの，定常状態のロール角 22.8 degか

らの最大変動を 43 % 程度抑えていることがわかる．また，(d)，(e)より，リーン角の最

大変動を 34 %，ロールレートの最大振幅を 25 %程度抑制している．以上より，車速 40
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(a) Control input

(b) Turning trajectory

Fig. 5.4 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state circular turning at 30 km/h (pp. 119-122)
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(c) Yaw angle

(d) Steering angle

Fig. 5.4 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state circular turning at 30 km/h (pp. 119-122)
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(e) Roll angle

(f) Lean angle of rider’s upper torso

Fig. 5.4 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state circular turning at 30 km/h (pp. 119-122)
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(g) Friction circle of front wheel

(h) Friction circle of rear wheel

Fig. 5.4 Simulation results with front-steering assist control and without assist control

in steady-state circular turning at 30 km/h (pp. 119-122)
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km/hでは，30 km/hの場合よりも，非制御時のロール振動の安定性が増しているため，

車速 30 km/hで設計した制御システムに制御効果を大きく望むことはできないが，ロバ

スト安定性を有することが検証された．

5.2.3 ライダの上体まわりのばね係数と減衰係数の変化に対するロバスト性

図 5.6にライダ上体のロール軸まわりの回転ばね係数Kwxと減衰係数 Cwxのノミナル

値を 30 %減少させた場合の制御結果を示す．太い実線でノミナルばね係数Kwxと減衰

係数Cwxの場合の制御時結果を，細い実線でノミナルばね係数Kwxと減衰係数Cwxの場

合の非制御時結果を，太い破線で 0.7Kwxのばね係数と 0.7Cwxの減衰係数の場合の制御

時結果を，細い破線で 0.7Kwxのばね係数と 0.7Cwxの減衰係数の場合の非制御時結果を

それぞれ示す．図 5.6(a)より， 0.7Kwxのばね係数と 0.7Cwxの減衰係数の場合，ノミナ

ルの場合より整定時間が長くなっているものの，ロール角の最大変動はほぼ同じ値（約

17 deg）に抑えられている．(b)に示すライダ上体のリーン角に関しては，0.7Kwxのばね

係数と 0.7Cwxの減衰係数の場合，ノミナルの場合より定常状態のリーン角が大きくなっ

て-1.9 degに至る．0.7Kwxのばね係数と 0.7Cwxの減衰係数の場合，リーン角の最大変動

の抑制が 47 %になり，ノミナルの場合の 33 %より大きくなってしまう．これはライダの

上体まわりのばねおよび減衰係数を 30 %減少させるとライダのリーンまわりの振動数は

低下し，制御しやすくなるためである．ライダの上体まわりのばねおよび減衰係数の 30

%の減少に対して，設計したアシスト制御システムのロバスト性能は十分である．
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Fig. 5.5 Simulation results using designed controller for 30 km/h in steady-state circular
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Fig. 5.6 Robustness of front-steering assist control for 30 % reduction of rotational spring

stiffiness and damping coefficient of rider’s upper torso
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5.3 レーンチェンジにおける妥当性確認のシミュレーション

車速 60 km/hで定常直進走行時の線形モデルに対して設計したH∞制御器を用い，レー

ンチェンジのシミュレーションより前輪操舵アシスト制御システムの妥当性を確認する．

前輪のみが路面上の突起物を乗り越えるような場合を想定し，3.4節で終端状態制御によ

り求めた最適なレーンチェンジを開始後 0.7 s時に，ハンドル軸まわりに図 5.7に示すパ

ルス幅 0.18 s，振幅 25 Nmの三角波状インパルス外乱を加える．二輪自動車が外乱を受

けた 0.7 s以降，前輪操舵アシスト制御システムが機能するものとする．また，ライダは

ブレーキ操作を行わず，車速は 60 km/hの一定値に維持することとする．

5.3.1 最適なレーンチェンジ中の外乱に対する走行安定化制御（ライダが最適レーンチェ

ンジ操縦を継続する場合)

図 5.8にH∞制御器の出力操舵制御トルク，3.4節で求めた最適レーンチェンジのため

のライダ操舵トルクとライダリーントルクをそれぞれ実線，破線，点線で示す．ここで

は，ライダは外乱に反応することなく，3.4節で求めた最適レーンチェンジ操縦を継続す

るものと仮定している．前輪操舵アシスト機構による操舵制御トルクの最大値は約 9 Nm

になっている．図 5.9(a)と (b)にレーンチェンジ軌跡とロール角をそれぞれ示す．点線で

3.4節で求められた外乱がない場合の最適なレーンチェンジを示す．実線と破線でレーン

チェンジ中に外乱が加わった場合の制御時と非制御時の結果をそれぞれ示す．非制御時の

ロール角の最大値は約 23 degで，この後，横方向の車線変更幅は減少に転じ，3 s時には

約 2 mまで戻ってしまっている．一方，前輪操舵アシスト制御により，最大ロール角は約

Fig. 5.7 Steering torque disturbance
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17 degに抑えられ，3 s時点での横方向の車線変更量は 3.2 m程度まで到達できている．

設計したアシスト制御システムは，外乱による影響を抑えて車体の姿勢を安定化させなが

ら，進行方向を維持できていることがわかる．

5.3.2 ライダの上体質量の変化に対するロバスト性（ライダが最適レーンチェンジ操縦

を継続する場合)

図 5.10にライダの上体質量mW をノミナル値から 30 %増減させた場合の制御結果を

示す．図 5.10(a)に示されるとおり，ライダの上体質量 0.7mW と 1.3mW の場合，それぞ

れ 3 s時点で車線変更幅は約 3.5 mと 3.0 mになっている．図 5.10(b)より，ロール角の

制御結果に関しては，ライダの上体質量の増減によらず，ノミナルの場合とほぼ同様に，

ロール角の最大値が約 17 degに抑えられていることがわかる．車線変更幅に関しては最

大で 17 %程度の誤差が生じるものの，ライダ上体質量の 30 %の増減に対して，設計し

た前輪操舵アシスト制御は十分なロバスト性がある．

5.3.3 未熟練ライダへのアシスト制御（外乱を受けてライダが自ら補償操縦を行う場合）

レーンチェンジ中に突発的な外乱を受けたときに，ライダ自らが補償的な操縦を行うも

のとし，熟練ライダの場合は，この補償操縦のみで突発的な外乱に対処できるが，未熟練

ライダの場合には提案するアシスト制御が有効であると考えられる．図 5.11にライダ操

縦モデル，非線形力学モデルと制御系から構築した閉ループ系を示す．3.5節の表 3.4に

示すパラメータを用いて，熟練ライダA，未熟練ライダB，未熟練ライダCの操縦を模擬

Fig. 5.8 Steering and lean torques in lane change
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(a) Lane change trajectory

(b) Roll angle

Fig. 5.9 Simulation results of front-steering assist control against disturbance in lane

change
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(a) Lane change trajectory

(b) Roll angle

Fig. 5.10 Robustness of front-steering assist control for 30 % variation of rider’s upper

torso mass
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Fig. 5.11 Closed-loop system including rider driving model, nonlinear dynamical model

of rider-motorcycle system and designed H∞ controller

する．0.7 sに外乱を受けた直後，ライダが状況を認識するまでに 0.3 s要することを想定

し，ライダが 1 sからライダ操縦モデルによる補償操縦を開始するものとする．また，0.7

sから未熟練ライダへのアシスト制御を施す．

図 5.12に未熟練ライダBへのアシスト制御のシミュレーション結果を示す．未熟練ライ

ダBの操縦に前輪操舵アシスト制御を施した場合を実線で示す．アシスト制御がない場合

の未熟練ライダBの操縦結果を点線で，同じくアシスト制御がない場合の熟練ライダAの

操縦結果を破線で示す．図 5.12(a)～(g)に操舵制御入力，ライダからの操舵トルク，リー

ントルク，横変位，操舵角，ロール角，ライダ上体のリーン角をそれぞれ示す．熟練ライ

ダAは，外乱を受けた時に，(b),(c) に破線で示す操舵トルクとリーントルクにより，(d)

～(g)の破線で示すように，アシスト制御がなくても，6 s時に横変位は 3.6 mに到達し，

車体の操舵角，ロール角とライダの上体のリーン角がほぼ 0 degに戻り，左レーンチェン

ジをほぼ完了する．図 5.12に点線で示すアシスト制御を施さない場合，未熟練ライダ B

は，突発的な外乱を受けた後に，(d)～(g)の点線で示すように，横変位，操舵角，ロール

角，ライダ上体のリーン角の振動は素早く収束することができない．これに対して，実

線で示すように，(a)の操舵制御トルクを用いることにより，横変位，操舵角，ロール角，

ライダ上体のリーン角の振動が抑制される．約 8 sまで横変位は 3.6 mになり，操舵角と

ロール角が 0 deg程度に収束されて，3.6 mの左レーンチェンジをほぼ完了することがで

きる．アシスト制御により，約 2.2 s時点での未熟練ライダBからの操舵トルク，リーン

トルク，操舵角，ロール角の最大振幅はそれぞれ約 8 %，27 %，9 %，5 %が低減される．

未熟練ライダBの場合，アシスト制御を施すことで操舵トルク，リーントルク，操舵角，
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(a) Steering control torque

(b) Rider’s steering torque

Fig. 5.12 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider B in lane

change (pp. 132-135)
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(c) Lean torque for controlling rider’s upper torso

(d) Lateral displacement

Fig. 5.12 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider B in lane

change (pp. 132-135)
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(e) Steering angle

(f) Roll angle

Fig. 5.12 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider B in lane

change (pp. 132-135)
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(g) Lean angle

Fig. 5.12 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider B in lane

change (pp. 132-135)

ロール角，ライダの上体のリーン角の振幅が非制御時の熟練ライダAと同程度まで抑え

られている．また，未熟練ライダBの操縦無駄時間は熟練ライダAより長いため，アシス

ト制御を施しても，操舵トルク，リーントルク，操舵角，ロール角，ライダの上体のリー

ン角の位相は熟練ライダAより遅れている．未熟練ライダBの場合，アシスト制御を施

すことで，振動の収束性が高められ，熟練ライダAの操縦レベルに近づいていることがわ

かる．また，(a)に示すように，0.7 sごろ制御が始まった時点での操舵制御トルクは突発

的に 9 Nm程度を出力していため，未熟練ライダはこれに違和感を感じる可能性がある．

一方で，これはライダへの制御開始のアラームとして機能し，未熟練ライダが自ら不適切

な操縦を行うことを防ぐことにつながる可能性もある．今後，アシスト制御入力に対する

ライダのフィーリングについての検討が必要になる．

図 5.13に未熟練ライダCへのアシスト制御のシミュレーション結果を示す．未熟練ラ

イダ Cの操縦に前輪操舵アシスト制御を施した場合を実線で示す．アシスト制御がない

場合の未熟練ライダ Cの操縦結果を点線で，同じくアシスト制御がない場合の熟練ライ

ダAの操縦結果を破線で示す．図 5.13に点線で示すように，未熟練ライダCは，突発的

な外乱を受けた後にアシスト制御を施さない場合，約 5 sまで二輪自動車が転倒し，3.6 m

の左レーンチェンジを完了することができていない．これに対して，実線で示すように，
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(a) Steering control torque

(b) Rider’s steering torque

Fig. 5.13 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider C in lane

change (pp. 136-139)
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(c) Lean torque for controlling rider’s upper torso

(d) Lateral displacement

Fig. 5.13 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider C in lane

change (pp. 136-139)
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(e) Steering angle

(f) Roll angle

Fig. 5.13 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider C in lane

change (pp. 136-139)
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(g) Lean angle

Fig. 5.13 Simulation results of front-steering assist control for unskilled rider C in lane

change (pp. 136-139)

(a)の操舵制御トルクを用いて，約 10 sまでに (d)～(g)の操舵角，ロール角，ライダの上

体のリーン角がおよそ 0 degに収束し，3.6 mの左レーンチェンジをほぼ完了することが

できる．また，(b)，(c)から，未熟練ライダCの場合，アシスト制御を行うことで約 2.5 s

の時点でライダからの操舵トルクとリーントルクの振幅はそれぞれ-15 Nm，-3 Nm程度

に抑えられることがわかる．

以上行った未熟練ライダへのアシスト制御のシミュレーションにより，設計した前輪操

舵アシスト制御システムが未熟練ライダの操縦をアシストでき，「二輪自動車の転倒を防

ぐ」という要求を満たすことが確認された．

5.4 まとめ

本章では，2章のユースケース分析より決定したテストケースを用いて，前輪操舵アシ

スト制御システムの検証と妥当性確認を行った．その結果，以下の結論を得た．

（1）直進走行中の二輪自動車が突発的な外乱を受けるシミュレーションより，設計した

制御系の仕様を検証した．

（2）半径 30 mの定常円旋回中に二輪自動車が突発的な外乱を受けるシミュレーションで
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は，前輪操舵アシスト制御システムの走行安定化制御性能を検証するとともに，車

速の増加やライダ上体のロール軸まわりのばね係数と減衰係数の変化があった場合

のロバスト性を確認した．

（3）未熟練ライダがレーンチェンジ中に二輪自動車に突発的な外乱を受けるシミュレー

ションにより，設計した制御システムが二輪自動車の転倒を防ぎ，未熟練ライダへ

のアシスト制御に有効であることを確認した．
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6 走行安定化統合制御システムの検討
3章～5章までに前輪操舵アシスト制御システムの設計，検証，妥当性確認を行ったの

で，本章では，SysMLを用いて，前輪操舵アシスト制御システム，アンチロックブレー

キシステム，トラクションコントロールシステムを統合した走行安定化統合制御システム

の概念設計を検討する．

設計する走行安定化統合制御システムのミッションは，以下のようにまとめることがで

きる．

• ライダ自身では二輪自動車の走行を安定化させられないことの検知，

• 二輪自動車の走行安定化，

• ライダによる操舵，制動・駆動へのアシスト

6.1 コンテクストレベルでの概念設計

6.1.1 ユースケース分析

コンテクストレベルでユースケース図を用いて走行安定化統合制御システムの基本的な

ユースケースを定義し，それとライダ，既存車両システム，路面との関係性を分析する．

図 6.1に走行安定化統合制御システムのユースケース図を示す．「ライダ」による安定化

ができないような「路面」からの外乱を二輪自動車が受けたときに，「既存車両システム」

に実装している走行安定化統合制御システムは，「既存車両システム」を安定化させて，「ラ

イダ」の操舵，「ライダ」による制動・駆動をアシストする．そのため，外部関連するシス

テム「ライダ」，「既存車両システム」，「路面」をアクターに定義する．走行安定化統合制

御システムのアクターは前輪操舵アシスト制御システムと同じである．「走行安定化統合

制御」と「手動停止」の二つの基本機能はコンテクストレベルのユースケースになってい

る．アクターとユースケース間の線は関連性を示す．「ライダ」，「既存車両システム」，「路

面」はユースケース「走行安定化統合制御」との関連性がある．また，「ライダ」はユー

スケース「手動停止」との関連性もある．2章の前輪操舵アシスト制御システムの概念設

計と同じように，高信頼性の制御システムの設計を実現するため，設計品質に影響を与え

るアクターの属性を考慮する．「路面」の摩擦係数と凹凸状態，「既存車両システム」の種

類，走行速度，構成部品の重さ，長さ，慣性モーメントなど，「ライダ」の体重，慣性モー

メント，操舵軸に与えられた操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える影響，上体の

ロール軸まわりの動き，神経・筋肉の無駄時間を定量的に考える．「ライダ」の運転パター

ン，操縦動作，操縦の熟練度を定性的に考える．「ライダ」の運転パターンは，直進走行，

レーンチェンジ，旋回運動を含む．たとえば，ライダが二輪自動車を直進走行させている

とき，障害物に遭遇すると，これを回避するためにレーンチェンジや旋回運動を行う．
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Fig. 6.1 Use case diagram
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「ライダ」の熟練度に関しては，未熟練ライダから熟練ライダまでのレベルが考えられる．

また，走行安定化統合制御システムは，ライダの操舵へのアシスト以外のライダによる制

動・駆動へのアシストを行うため，「ライダ」の操縦動作は操舵，制動・駆動が考えられる．

さらに，急制動時あるいは急駆動時，「ライダ上体」の前後方向の揺れを考慮する．「既存

車両システム」の走行速度に対して，速度一定の場合と速度変化の場合を考える．

以上のユースケース分析により，3章で構築したライダ-二輪自動車系の力学モデルは，

ライダ上体の前後方向の運動自由度と車体の前後サスペンションの追加が必要になる．

6.1.2 走行安定化統合制御システムと外部システムの動作シーケンス

コンテクストレベルのユースケース「走行安定化統合制御」と「手動停止」を実現する

ための走行安定化統合制御システムと外部システムの動作をシーケンス図で時系列に沿っ

て表現する．

図 6.2のシーケンス図はユースケース「走行安定化統合制御」を実現するための走行安

定化統合制御システム「IDSCS」，「ライダ」，「既存車両システム」，「路面」間の動作を示

す．矢印はシステム間の動作を示す．実線矢印が指向されているシステムはその動作を提

供している．破線矢印は呼び返す動作を示す．また，このシーケンス図にパラレル（par）

とオプション（opt）の複合フラグメントが使われている．パラレル複合フラグメント内

の動作を並行して実行する．オプション複合フラグメント内の動作は，ある条件を満たす

場合にだけ実行される80）．図 6.2に，「走行安定化統合制御」を実現するための走行安定化

統合制御システムと外部システムとの動作を表現する．ライダは二輪自動車を起動してか

ら，既存車両システムが走行安定化統合制御システムにパワーを供給し，走行安定化統合

制御システムが起動される．ライダが二輪自動車を操縦し，走行安定化統合制御システム

が車体の走行状態量を検知する．走行中の二輪自動車がライダからの誤操舵，急ブレーキ

あるいは急加速，路面からの外乱を受ける．走行安定化統合制御システムは，外乱によっ

て二輪自動車を安定化させるための最適な制御を行う．また，走行安定化統合制御システ

ムは，ライダによる直進走行，ライダによるレーンチェンジ，ライダによる旋回運動をそ

れぞれアシストする．さらに，検出した状態量の変化にもとづき，二輪自動車が受けた外

乱を推定する．

図 6.3にユースケース「手動停止」を実現するための「走行安定化統合制御システム」

と「ライダ」の動作を示す．ライダは走行安定化統合制御を使わない場合，走行安定化統

合制御システムはライダからの停止命令を受けると，制御システムが停止される．

6.1.3 走行安定化統合制御システムの機能のコンテクスト分析

SysMLモデル環境でシーケンス図 6.2，6.3に表現する動作を用いて，各システム間の

インターフェースを作成する．ブロック定義図を用いて，「走行安定化統合制御システム」
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Fig. 6.2 Sequence diagram for realizing ”Integrated Driving Stability Control” use case
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Fig. 6.3 Sequence diagram for realizing ”Manually Stopped” use case

と外部関連システム「ライダ」，「既存車両システム」，「路面」とのインターフェースを明

らかにした．

図 6.4に，「I-IDSCS」，「I-Existing Motorcycle Systems」，「I-Rider」の三つのインター

フェースを示す．「走行安定化統合制御システム」が提供しているインターフェース「I-

IDSCS」は，「システム開始」，「状態検知」，「最適な安定化制御」，「直進走行状態でのアシ

スト」，「旋回運動におけるアシスト」，「レーンチェンジにおけるアシスト」，「停止命令を

受ける」，「システム停止」，「ライダの誤操作の推定」，「外乱の推定」の機能を含む．「ラ

イダ」，「既存車両システム」，「路面」は「I-IDSCS」のインターフェースを利用する．「ラ

イダ」が提供しているインターフェース「I-Rider」は，「車両を起動する」と「二輪自動

車を操縦する」の振る舞いを含む．「既存車両システム」は「I-Rider」のインターフェー

スを使う．「既存車両システム」が提供しているインターフェース「I-Existing Motorcycle

Systems」は，「パワーを供給する」，「路面からの外乱を受ける」と「ライダからの誤操作

を受ける」の振る舞いを含む．「ライダ」と「路面」は「I-Existing Motorcycle Systems」

のインターフェースを使う．このインターフェースを用いて走行安定化統合制御システム

と外部関連システムを統合する．

走行安定化統合制御システムが提供しているインターフェース「I-IDSCS」の機能を実

現するため，アナリシスレベルの概念設計を行う．そこで，インターフェース「I-IDSCS」

の機能はアナリシスレベルのユースケースになる．アナリシスレベルのユースケースを実

現する必要な機能のサブシステムを考えて，各機能のサブシステム間の動作を表現する．

アナリシスレベルの概念設計より，走行安定化統合制御システムの具体的な機能が明らか

になっており，機能アーキテクチャを決定する．
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Fig. 6.4 Integration of the IDSCS with the external actors using interfaces at context

level
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6.2 アナリシスレベルでの概念設計

6.2.1 アナリシスレベル 1までの階層的なユースケース分解

インターフェース「I-IDSCS」の機能はアナリシスレベル 1のユースケースになると，

図 6.5に示すように，ユースケースを階層的に分解することができた．コンテクストレベ

ルのユースケース「走行安定化統合制御」をユースケース「システム開始」，「状態検知」，

「最適な安定化制御」，「直進走行状態でのアシスト」，「旋回運動におけるアシスト」，「レー

ンチェンジにおけるアシスト」，「ライダの誤操作の推定」，「外乱の推定」に分解する．コ

ンテクストレベルのユースケース「手動停止」をアナリシスレベル 1のユースケース「停

止命令を受ける」と「システム停止」に分解する．

6.2.2 走行安定化統合制御システムのサブシステムの決定とサブシステム間の動作シー

ケンス

アナリシスレベル 1の「状態検知」と「最適な安定化制御」の二つのユースケースに対

するそれぞれのシーケンス図を作成する．

図 6.6のシーケンス図に示すように，ユースケース「状態検知」を実現するため，機能の

サブシステム「状態検知」は車体の姿勢，車体の速度，車輪の速度を検知してから，「ECU

処理」は検知された状態量を処理する．

図 6.7のシーケンス図に示すように，ユースケース「最適な安定化制御」を実現するた

めの機能のサブシステムは「ECU処理」，「状態検知」，「サーボモータ作動」，「油圧ユニッ

ト調整」，「駆動トルク調整」である．機能のサブシステム「サーボモータ作動」，「ブレー

キの油圧調整」，「駆動トルク調整」は外部システム「前輪操舵軸」，「ブレーキ」，「車輪」と

Fig. 6.5 Use cases hierarchically-decomposed to analysis leve 1
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Fig. 6.6 Sequence diagram for realizing ”Sense State” use case

の間に動作がある．図 6.7にユースケース「最適な安定化制御」を実現するための各サブ

システム間の動作を表現する．サブシステム「ECU処理」は検知した状態量を処理して

車両の走行状態を判断する．ロール角加速度が定義された安全な範囲を超えた場合，サブ

システム「ECU処理」は「サーボモータ作動」にアシスト操舵トルクを生じることを要

求する．外部システム「前輪操舵軸」はそのアシスト操舵トルクを生かして，車体を安定

化させて，前輪操舵アシスト制御を実現する．スリップ率が定義された安全な範囲を超え

た場合，ライダによる制動時に，「ECU処理」の指令により，サブシステム「油圧ユニッ

ト調整」は車輪がロックしないように「ブレーキ」の油圧を調整し，アンチロックブレー

キを実現する．ライダによる駆動時に，「ECU処理」の指令により，サブシステム「駆動

トルク調整」は車輪が空転しないようにスロットルの油圧を調整し，トラクションコント

ロールを実現する．

6.2.3 走行安定化統合制御システムの機能アーキテクチャ

前節で作成したシーケンス図に表現する機能のサブシステム間の動作を用いて，サブシ

ステム間のインターフェースを作成する．ブロック定義図でインターフェースにより機能

のサブシステムを統合し，機能アーキテクチャを構築する．さらに，インターフェースに

より機能のサブシステムと関連する外部システムを統合した機能アーキテクチャを構築す

ることができる．

図 6.8に走行安定化統合制御システムと外部システム「前輪操舵軸」，「前後輪ブレーキ」，
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Fig. 6.7 Sequence diagram for realizing ”Optimal Stability Control” use case
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Fig. 6.8 Functional architecture of IDSCS at analysis level 1
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「前後車輪」を統合した機能アーキテクチャを示す．四角は走行安定化統合制御システム

の境界を示す．記号◆→は包含関係を，―は同期関連関係をそれぞれ表す．記号−− .は

インターフェースの提供を，−− >はインターフェースの使用をそれぞれ示す．走行安

定化統合制御システムは機能のサブシステム「ECU処理」，「油圧ユニット調整」，「サー

ボモータ作動」，「駆動トルク調整」，「制御器実行」，「状態検知」，「状態判断」，「外乱推

定」を包含する．インターフェースを用いて「ECU処理」を中心に各機能のサブシステ

ムを統合した．また，インターフェース「I-Front-steering Shaft」より機能のサブシステ

ム「サーボモータ作動」と外部システム「前輪操舵軸」を統合して，前輪操舵アシスト制

御を実現する．インターフェース「I-Motorcycle Front/Rear Brakes」より機能のサブシ

ステム「油圧ユニット調整」と外部システム「前後輪ブレーキ」を統合して，アンチロッ

クブレーキを実現する．インターフェース「I-Motorcycle Front/Rear Wheels」より機能

のサブシステム「駆動トルク調整」と外部システム「前後車輪」を統合して，トラクショ

ンコントロールを実現する．前輪操舵アシスト制御システム，アンチロックブレーキシス

テム，トラクションコントロールシステムを統合した走行安定化統合制御システムの機能

アーキテクチャを構築した．また，制御系設計に際しては，それぞれを独立に制御した上

で全体を統合する分散システムが良いか，あるいは，一つの集中システムで制御するのが

良いかを検討する必要がある．

6.3 まとめ

本章では，3章～5章までに設計，検証，妥当性確認を行った前輪操舵アシスト制御シ

ステムに，さらに，アンチロックブレーキシステムとトラクションコントロールシステム

を統合した走行安定化統合制御システムを開発するための概念設計を行った．その結果，

以下の結論を得た．

（1）走行安定化統合制御システムのミッション「ライダ自身では二輪自動車の走行を安

定化させられないことの検知」，「二輪自動車の走行安定化」，「ライダによる操舵，制

動・駆動へのアシスト」を定義した．

（2）SysMLを用いて，コンテクストレベルでは，ユースケース分析，走行安定化統合制

御システムと外部システムの振る舞いの表現およびインターフェースの作成，機能

のコンテクスト分析を行った．

（3）SysMLを用いて，アナリシスレベルでは，階層的なユースケース分解，機能として

のサブシステムの定義，サブシステム間の振る舞いおよびインターフェースの作成，

機能アーキテクチャを行った．

（4）走行安定化統合制御システムに必要となる今後の課題を明確にしている．走行安定

化統合制御システムの検証のためには，二輪自動車の制動，駆動による影響の検討
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が必要になることがコンテクストレベルでのユースケース分析からわかった．この

ため，車両モデルには前後サスペンションの追加が，ライダモデルには前後方向の

運動自由度の追加が必要になる．また，制御系設計に際しては，それぞれを独立に

制御した上で全体を統合する分散システムが良いか，あるいは，一つの集中システ

ムで制御するのが良いかを検討する必要がある．今後，これらの検討を踏まえて二

輪自動車の転倒を総合的に防止するための対策がなされることを期待する．
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7 結論
本論文では，モデルベースシステムズエンジニアリングに基づき，二輪自動車の転倒を

防ぎ，高齢者や未熟練ライダの運転をアシストするための前輪操舵アシスト制御システム

を設計した．最初に，モデルベースシステムズエンジニアリングを支援するモデリング言

語 SysML (Systems Modeling Language)を用いて前輪操舵アシスト制御システムの概念

設計を行った．概念設計により決定した機能アーキテクチャを実現するため，ライダ‐二

輪自動車系の力学モデルを構築し，それに基づく制御系を設計した．シミュレーションに

より制御仕様を検証するとともに，「二輪自動車の転倒を防ぐ」という要求を満たす前輪

操舵アシスト制御システムの妥当性を確認した．以下，各章ごとに行った内容とそこから

得られた結論をまとめる．

2章では，「二輪自動車の転倒を防ぐ」という要求から前輪操舵アシスト制御システムの

ミッションを定義し，SysMLを用いてコンテクストレベルおよびアナリシスレベルで前

輪操舵アシスト制御システムの概念設計を行った．コンテクストレベルでは，ユースケー

ス分析，前輪操舵アシスト制御システムと外部システムの相互作用の表現およびインター

フェースの作成，機能のコンテクスト分析を行った．ユースケース分析と機能のコンテク

スト分析により，ライダと二輪自動車および前輪操舵アシスト制御システムとの関連性

が明らかとなり，ライダの上体のロール軸まわりの運動が「前輪操舵アシスト制御」に影

響を与えることがわかった．そのため，3章では二輪自動車単体でなく，ライダの上体の

動きを考慮したライダ‐二輪自動車系の非線形力学モデルを構築した．「前輪操舵アシス

ト制御」の実現に向けては，ライダが二輪自動車を操縦しているときに路面からライダ

が受ける何らかの外乱に対して，前輪操舵アシスト制御システムが車体を安定化させて，

ライダの操縦をアシストする必要がある．このテストケースにもとづき，5章で実施する

べき前輪操舵アシスト制御システムの妥当性確認のためのシミュレーションを計画した．

アナリシスレベルでは，階層的なユースケース分解，機能としてのサブシステムの定義，

サブシステム間の相互作用およびインターフェースの作成，機能アーキテクチャ，制御系

設計の制約条件設定を行った．5章で前輪操舵アシスト制御システムの妥当性確認を行う

場合，テストケースとして導出した「直進走行状態でのアシスト」，「レーンチェンジにお

けるアシスト」と「旋回運動におけるアシスト」のシミュレーションを行った．

3章では，二輪自動車の運動解析，走行安定化制御とシミュレーションを行うためのラ

イダ-二輪自動車系の非線形モデルを構築した．2章のコンテクストレベルにおけるユー

スケース分析から，操舵軸に与えられた操舵トルクの反トルクがライダの上体に与える影

響，およびライダの上体のロール軸まわりの動きを考慮した．また，路面との相互作用を

明らかにするために必要となる正確なタイヤ力を解析するため，タイヤの断面形状，接地

面積と垂直方向の弾性変形を考慮したタイヤモデルを提案した．そして，タイヤが滑る場

合と滑らない場合のそれぞれの非線形状態空間モデルを導出した．構築したライダ-二輪
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自動車系の非線形力学モデルを検証するため，二輪自動車単体の直進走行過渡応答シミュ

レーションを行った．このシミュレーション結果はすでに実車との整合性が示されている

市販の機構解析ソフトウェア上で構築したモデルとほぼ一致することを示した．また，ラ

イダの操縦と車体運動との関係を解析するため，ライダ-二輪自動車系の非線形力学モデ

ルに対してライダによる定常円旋回とレーンチェンジのシミュレーションを行った．ライ

ダによる定常円旋回では，目標ロール角に追従するPID制御を行い，車速 15 km～60 km

の半径 30 mの定常円旋回運動を実現するライダが与えるべき操舵トルクを求めた．ライ

ダによるレーンチェンジでは，終端状態制御により，ライダが与えるべき最適な操舵トル

クとライダの上体を回転させるリーントルクを算出した．これにより，熟練ライダの操縦

を明らかにすることができた．さらに，ライダの神経・筋肉の無駄時間を考慮し，熟練ラ

イダと未熟練ライダの操縦を模擬できるライダ操縦モデルを構築した．レーンチェンジに

おける突発的な外乱に対する熟練ライダと未熟練ライダの操縦を解析した．そして，未熟

練ライダの運転へのアシスト制御は必要であることがわかった．

4章では，二輪自動車の安定性解析と力学モデルに基づく制御系設計を行った．このた

め，3章で得られた非線形モデルの線形化を行い，車速 15 km/h～60 km/hの直進定常走

行と定常円旋回それぞれの線形モデルを導出した．線形モデルに対して固有値解析と周

波数応答解析を行った．線形定常直進走行モデルに対する固有値解析より，定常直進走行

中，25 km/h以下でウィーブモードが不安定になり，15 km/h以下でウォブルモードが存

在しないことがわかった．旋回半径 30 mの線形定常円旋回モデルに対する固有値解析よ

り，15 km/h～60 km/hでウィーブモードが不安定になり，15 km/h以下でウォブルモー

ドが存在しないことがわかった．周波数応答解析により得られた特性を利用して制御系設

計に用いる低次元化モデルを導いた．2章で構築した前輪操舵アシスト制御システムの機

能アーキテクチャを実現するため，低次元化モデルに対してH∞制御を適用し，車体の

ロールレートをフィードバック信号とし，前輪操舵アシスト機構が生じるトルクを制御出

力とした制御系を設計した．

5章では，ライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルを用いたシミュレーションより 4章

で設計した制御系の仕様を検証するとともに，前輪操舵アシスト制御システムが「二輪

自動車の転倒を防ぐ」という要求を満たすことの妥当性を確認した．2章で導出した「直

進走行状態でのアシスト」，「旋回運動におけるアシスト」，「レーンチェンジにおけるアシ

スト」のそれぞれのテストケースにもとづき，定常直進走行，定常円旋回とレーンチェン

ジのシミュレーションを行った．直進走行中の二輪自動車が突発的な外乱を受けるシミュ

レーションでは，4章の固有値解析から二輪自動車が不安定となる 15 km/h走行時に，前

輪操舵アシスト制御により安定化することができることを示した．半径 30 mの定常円旋

回中に二輪自動車が突発的な外乱を受けるシミュレーションでは，前輪操舵アシスト制御

システムの走行安定化制御性能を検証するとともに，車速の増加やライダ上体のロール

軸まわりのばね係数と減衰係数の変化があった場合のロバスト性を確認した．レーンチェ
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ンジ中に二輪自動車に突発的な外乱を受けるシミュレーションにより，未熟練ライダの場

合，アシスト制御を施すことで，熟練ライダの操縦レベルに近づいていることがわかった．

設計した前輪操舵アシスト制御システムが未熟練ライダの操縦をアシストでき，「二輪自

動車の転倒を防ぐ」という要求を満たすことが確認された．

6章では，3章～5章までに設計，検証，妥当性確認を行った前輪操舵アシスト制御シ

ステムに，さらに，アンチロックブレーキシステムとトラクションコントロールシステム

を統合した走行安定化統合制御システムを開発するための概念設計を行った．このシステ

ムの検証のためには，二輪自動車の制動，駆動による影響の検討が必要になることがコ

ンテクストレベルでのユースケース分析からわかった．このため，車両モデルには前後サ

スペンションの追加が，ライダモデルには前後方向の運動自由度の追加が必要になる．ま

た，制御系設計に際しては，それぞれを独立に制御した上で全体を統合する分散システム

が良いか，あるいは，一つの集中システムで制御するのが良いかを検討する必要がある．

今後，これらの検討を踏まえて二輪自動車の転倒を総合的に防止するための対策がなされ

ることを期待する．
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付録
バイク（二輪自動車）の走行に関する調査

実施時間：2009年 12月 22日～2010年 1月 22日

実施対象：自動二輪免許所持者

回収数 ：34人

アンケートの内容：

私どもは，バイクをより安心して乗れるものにするためには何が必要かを調査・研究し

ています．バイクを運転中に危険を感じたことについて調査したいと思いますので，以下

のアンケートにお答えください．得られた結果は研究の目的のみに使用致します．よろし

くお願い申し上げます．

1. バイク運転歴（年数）についてお答えください．

【 　　 】年

2. 所持している自動二輪免許の種類を選択してください．【 　　 】

A原付　　B普通二輪（小型限定）　C普通二輪（中型）　D大型二輪　　

3. これまでにバイクを運転中，危険な体験をしたことがありましたら，それはどのよう

なときかを，上位５つまで挙げてください．

�

�

�

�

�

4. バイク運転中に危険な体験をした中で，ご自身のバイクの運転操作や操縦性に起因す

るものがありましたら，下記へ記述してください．その際の状況や原因，あるいはバイク

操縦性への要望等がありましたら，ご記入ください．
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ライダ-二輪自動車系の非線形力学モデルの各剛体の速度

後輪フレームの速度

慣性座標系Oで表した後輪フレームの重心位置ROAと後輪フレームの重心の速度V OA

は以下のように表される．

ROA =
[

xA yA zA

]T

(7.1)

V OA =
[

ẋA ẏA żA

]T

(7.2)

後輪フレームの回転姿勢はオイラー角ΘOAを用いて表す．

ΘOA =
[

θz θx θy

]T

(7.3)

Θ̇OA =
[

θ̇z θ̇x θ̇y

]T

(7.4)

慣性座標系Oをその Z軸まわりに θz回転して座標系A1になるとする．次に，座標系

A2をそのX軸まわりに θx回転して座標系A2になるとする．さらに，座標系A2をその

Y 軸まわりに θy回転してできた座標系をA座標系とする．すると，後輪フレーム座標系

Aから慣性座標系Oへの回転行列COAは以下のように表される．

COA = Cz(θz)Cx(θx)Cy(θy) (7.5)

後輪フレーム座標系Aで表した後輪フレームの重心速度 V ′
OAは以下のように表される．

V ′
OA = CT

OAV OA (7.6)

また，後輪フレーム座標系Aにおける回転角速度Ω′
OAは以下のように表される．

Ω′
OA =

[
CT

y (θy)C
T
x (θx)Dz CT

y (θy)Dx Dy

]



θ̇z

θ̇x

θ̇y


 (7.7)

A座標系で表した後輪フレームに関する速度をΛ′
OAとする．

Λ′
OA =

[
V ′

OA

Ω′
OA

]
(7.8)

前輪フレームの速度

前輪フレームに関する回転行列は，前輪フレーム座標系Uから後輪フレーム座標系Aへ

の回転行列CAU と，前輪フレーム座標系Uから慣性座標系Oへの回転行列COU である．

CAU = Cy(λ)Cz(δ) (7.9)

COU = COACAU (7.10)
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慣性座標系Oから見た前輪フレームの重心位置ROU は，後輪フレーム座標系Aで表した

前輪フレームの位置RAU を用いて以下のように表される．

RAU = RAH −CAURUH (7.11)

ROU = ROA + COARAU (7.12)

前輪フレーム座標系 U で表した前輪フレームの重心速度 V ′
OU，回転角速度Ω′

OU は以

下のように表される．

V ′
OU = CT

OUV OU

= CT
AUV ′

OA −CT
AUR̃AUΩ′

OA + V ′
AU (7.13)

Ω′
OU = CT

AUΩ′
OA + Ω′

AU (7.14)

ただし，

Ω′
AU = [ 0　 0　δ̇ ]T (7.15)

V ′
AU = CT

AUV AU

= CT
AUCAUR̃UHΩ′

AU

= R̃UHΩ′
AU (7.16)

U 座標系で表した前輪フレームに関する速度をΛ′
OU とする．

Λ′
OU =

[
V ′

OU

Ω′
OU

]

=

[
CT

AU −CT
AUR̃AU

0 CT
AU

][
V ′

OA

Ω′
OA

]
+

[
V ′

AU

Ω′
AU

]

= ΓT
AUΛ′

OA + Λ′
AU (7.17)

ただし，

ΓAU =

[
CAU O3×3

R̃AUCAU CAU

]
(7.18)

Λ′
AU =

[
V ′

AU

Ω′
AU

]
(7.19)

後輪の速度

後輪に関する回転行列は，後輪座標系Cから後輪フレーム座標系Aへの回転行列CAC

と，後輪座標系Cから慣性座標系Oへの回転行列COC である．

CAC = Cy(θr) (7.20)

COC = COACAC (7.21)
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慣性座標系Oから見た後輪の重心位置ROCは，後輪フレーム座標系Aで表した後輪の位

置RAC を用いて以下のように表される．

RAC = [−a2　 0　− b2]
T (7.22)

ROC = ROA + COARAC (7.23)

後輪座標系Cで表した後輪の重心速度V ′
OC，回転角速度Ω′

OCは以下のように表される．

V ′
OC = CT

OCV OC

= CT
ACV ′

OC −CT
ACR̃ACΩ′

OA + V ′
AC (7.24)

Ω′
OC = CT

ACΩ′
OA + Ω′

AC (7.25)

ただし，

Ω′
AC = [ 0　θ̇r　 0 ]T (7.26)

V ′
AC = O3×1 (7.27)

C座標系で表した後輪に関する速度をΛ′
OC とする．

Λ′
OC =

[
V ′

OC

Ω′
OC

]

=

[
CT

AC −CT
ACR̃AC

0 CT
AC

][
V ′

OA

Ω′
OA

]
+

[
O3×1

Ω′
AC

]

= ΓT
ACΛ′

OA + Λ′
AC (7.28)

ただし，

ΓAC =

[
CAC O3×3

R̃ACCAC CAC

]
(7.29)

Λ′
AC =

[
O3×1

Ω′
AC

]
(7.30)

前輪の速度

前輪に関する回転行列は，前輪座標系Dから前輪フレーム座標系Uへの回転行列CUD

と，前輪座標系Dから慣性座標系Oへの回転行列CODである．

CUD = Cy(θf ) (7.31)

COD = COUCUD (7.32)

慣性座標系Oから見た前輪の重心位置RODは，前輪フレーム座標系Uで表した前輪の位

置RUDを用いて以下のように表される．

RUD = [ c1 − e1　 0　 f1 − b1 ]T (7.33)

ROD = ROU + COURUD (7.34)
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前輪座標系Dで表した前輪の重心速度V ′
OD，回転角速度Ω′

ODは以下のように表される．

V ′
OD = CT

ODV OD

= CT
UDV ′

OU −CT
UDR̃UDΩ′

OU + V ′
UD (7.35)

Ω′
OD = CT

UDΩ′
OU + Ω′

UD (7.36)

ただし，

Ω′
UD = [ 0　θ̇f　 0 ]T (7.37)

V ′
UD = O3×1 (7.38)

D座標系で表した前輪フレームに関する速度をΛ′
ODとする．

Λ′
OD =

[
V ′

OD

Ω′
OD

]

=

[
CT

UD −CT
UDR̃UD

0 CT
UD

][
V ′

OU

Ω′
OU

]
+

[
O3×1

Ω′
UD

]

= ΓT
UDΛ′

OU + Λ′
UD (7.39)

ただし，

ΓUD =

[
CUD O3×3

R̃UDCUD CUD

]
(7.40)

Λ′
UD =

[
O3×1

Ω′
UD

]
(7.41)

ライダ上体の速度

ライダ上体に関する回転行列は，ライダ上体座標系W から後輪フレーム座標系Aへの

回転行列CAW と，ライダ上体座標系W から慣性座標系Oへの回転行列COW である．

CAW = Cx(θwx) (7.42)

COW = COACAW (7.43)

慣性座標系Oから見たライダ上体の重心位置ROW は，後輪フレーム座標系Aで表した

ライダ上体の位置RAW を用いて以下のように表される．

RAW = [0　 0　 a3]
T (7.44)

ROW = ROA + COARAW (7.45)
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ライダ上体座標系W で表したライダ上体の重心速度V ′
OW，回転角速度Ω′

OW は以下の

ように表される．

V ′
OW = CT

OW V OW

= CT
AW V ′

OW −CT
AW R̃AWΩ′

OA + V ′
AW (7.46)

Ω′
OW = CT

AWΩ′
OW + Ω′

AW (7.47)

ただし，

Ω′
AW = [ θ̇wx 0　 0 ]T (7.48)

V ′
AW = O3×1 (7.49)

W 座標系で表したライダ上体に関する速度をΛ′
OW とする．

Λ′
OW =

[
V ′

OW

Ω′
OW

]

=

[
CT

AW −CT
AW R̃AW

0 CT
AW

][
V ′

OA

Ω′
OA

]
+

[
O3×1

Ω′
AW

]

= ΓT
AWΛ′

OA + Λ′
AW (7.50)

ただし，

ΓAW =

[
CAW O3×3

R̃AW CAW CAW

]
(7.51)

Λ′
AW =

[
O3×1

Ω′
AW

]
(7.52)
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線形化手法

平衡点からの微小変化量を∆を用いて表し，それ以外の文字は平衡点での値を表す．下

付き添え字 oが付く文字は定数であることを示す．

一般化座標と一般化速度

∆Q =
[

∆RT
OA ∆ΘT

OA ∆δ ∆θr ∆θf

]T

(7.53)

∆S =
[

∆V ′T
OA ∆Θ̇

T

OA ∆δ̇ ∆θ̇r ∆θ̇f

]T

(7.54)

ただし，

∆ROA =
[

∆xA ∆yA ∆zA

]T

(7.55)

∆ΘOA =
[

∆θz ∆θx ∆θy

]T

(7.56)

∆V ′T
OA = ∆CT

OAV ′T
OA + CT

OA∆V ′T
OA (7.57)

回転行列

∆CAU = Cy(λ)Cz(δ)D̃z∆δ (7.58)

∆CAC = Cy(θr)D̃y∆θr (7.59)

∆CUD = Cy(θf )D̃y∆θf (7.60)

∆CAW = Cx(θwx)D̃x∆θwx (7.61)

∆COA = D̃zCOA∆θz + Cz(θz)Cx(θx)D̃xCy(θy)∆θx + COAD̃y∆θy (7.62)

∆COU = ∆COACAU + COA∆CAU (7.63)

∆COC = ∆COACAC + COA∆CAC (7.64)

∆COD = ∆COUCUD + COU∆CUD (7.65)

∆COW = ∆COACAW + COA∆CAW (7.66)
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各剛体位置

∆RAHo = O3×1 (7.67)

∆RUHo = O3×1 (7.68)

∆RACo = O3×1 (7.69)

∆RUDo = O3×1 (7.70)

∆RAWo = O3×1 (7.71)

∆RAU = −∆CAURUHo (7.72)

∆ROU = ∆ROA + ∆COARAU + COA∆RAU (7.73)

∆ROC = ∆ROA + ∆COARACo (7.74)

∆ROD = ∆ROU + ∆COURUDo (7.75)

∆ROW = ∆ROA + ∆COARAWo (7.76)

各剛体の速度

Λ′
OA = (Λ′

OA)V ′OAo
V ′

OA + (Λ′
OA)Θ̇OA

Θ̇OA (7.77)

Λ′
OU = (Λ′

OU)Λ′OA
Λ′

OA + (Λ′
AU)δ̇oδ̇ (7.78)

Λ′
OC = (Λ′

OC)Λ′OA
Λ′

OA + (Λ′
AC)θ̇roθ̇r (7.79)

Λ′
OD = (Λ′

OD)Λ′OU
Λ′

OU + (Λ′
UD)θ̇f oθ̇f (7.80)

Λ′
OW = (Λ′

OW )Λ′OA
Λ′

OA + (Λ′
AW )θ̇wxoθ̇wx (7.81)
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