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要  旨 

本論文では，二輪自動車の制動時に，何らかの横力を受けて車体が転倒に至る場合と，過大な制

動力が原因で後輪の浮き上がりが生じる場合に対して，ライダーの操縦をアシストするための制御

システム設計を行うことを目的としている．二輪自動車の制動中には，小石への乗り上げや車輪の

スリップなどによって，前輪に横滑りが発生したときに転倒が起こりやすい．また，過大な制動力

によって後輪の浮き上がりが生じた場合には，車体が不安定となって転倒に至る危険性がある．こ

れらの問題に対し，前者は前輪操舵アシスト制御により，後者はコンバインドブレーキアシスト制

御により，二輪自動車の安定化を図っている． 

本論文は 6 章からなり，1 章では研究の背景と目的について述べている． 

2 章では，まず，制動時におけるライダーアシスト制御システムの機能要求分析に基づく概念設

計を行い，検証項目を明確にしている．システムモデルの記述方法の一つである SysML (Systems 

Modeling Language)を用いて，設計対象とするシステムの機能分析を行い，ライダーアシスト制御

システムが，操舵をアシストするための「前輪操舵アシスト制御」と，急制動時のブレーキをアシ

ストするための「コンバインドブレーキアシスト制御」の 2 つの制御機能を備える必要のあること

を明らかにする．次に，前輪操舵アシスト制御システムの設計に用いるため，13 の運動学的自由度

を持つライダー二輪自動車系の非線形力学モデルの構築を行っている． 

3 章では，制動時の二輪自動車の運動解析を行なっている．減速度を一定とした制動中の状態を

平衡点として，その近傍で線形化状態空間モデルを導出する．得られた線形化状態空間モデルに固

有値解析と周波数応答解析を施し，各モードの特徴を示すとともに，前輪操舵アシスト制御システ

ムの設計に必要な低次元化モデルの導出を行う． 

4 章では，導出された低次元化モデルに対して，H∞制御理論を適用して前輪操舵アシスト制御シ

ステムの設計を行っている．そして，機能要求分析時に導かれたテストケースに基づく検証を行い，

制動中の転倒を防止できることを確認している． 

5 章では，急制動中の力学モデルの妥当性確認を行い，コンバインドブレーキアシスト制御シス

テムを設計している．まず試験車両に基づいてリアサスペンションの機構解析を行い，力学モデル

のパラメータ同定を行う．そしてシミュレーション結果と二輪自動車の実車制動試験結果との比較

を行ってその整合性を示し，力学モデルの妥当性を確認する．その上で，後輪の浮き上がり現象を

防止するためのコンバインドブレーキアシスト制御システムを設計している．テストケースに基づ

くシミュレーションにより，後輪の浮き上がり現象を防止できることを示している．  

最後に，6 章において本論文の結論を述べる． 

  



Abstract 

 

When lateral force is given to a motorcycle by the slip of its wheel and running over the pebbles on the 

road surface, overturning accident may occur. Further, excessive braking may causes a large pitching motion 

and the rear wheel lifting. When the rear lifting has happened, there is a risk of overturning accident since the 

motorcycle can be unstable. The purpose of this thesis is to design a rider assist control system for the case of 

overturning caused by lateral forces given to the wheels, and for the case of rear wheel lifting caused by 

excessive braking. 

This thesis consists of six chapters. In chapter 1, the background and the purpose of the study is described. 

In Chapter 2, the concept design of the rider assist control system is carried out by using SysML (Systems 

Modelling Language). Two functions, “front-steering assist control” and “combined brake assist control”, are 

obtained by functional analysis. These are used as test cases to validate the rider assist control system. Then 

13 degrees-of-freedom model is derived to verify the system with the test case. 

In Chapter 3, the nonlinear model is linearized around an equilibrium point of quasi-steady state straight 

running with constant deceleration. From the viewpoints of eigenvalues and frequency responses, the 

linearized model is analyzed and a reduced-order model is obtained to design the front-steering assist control 

system.  

In Chapter 4, the front-steering assist control system is designed by using the H∞ control theory. By 

carrying out simulations, the designed controller is verified when the front wheel overcomes a pebble on the 

road based on the test case derived from functional requirement analysis utilizing SysML. For this 

verification, the nonlinear state-space model derived in Section 2 is used. Robustness of the controller is 

verified. It is confirmed for the case when the brake is applied during braking, and it is demonstrated that the 

control system can prevent the overturning. 

In Chapter 5, the dynamical model is validated based on the experimental results. The rear suspension 

mechanism of the test vehicle is analyzed and parameters of the rider-motorcycle model are identified. By 

carrying out simulations, it is demonstrated that the simulation results are consistent with the experimental 

results, even if the rear wheel lifting is caused by excessive braking torque inputs. Then a combined brake 

assist control system is designed to prevent the rear wheel lifting. By carrying out simulations, it is shown 

that the combined brake assist control system can prevent the rear wheel lifting. 

Finally, Chapter 6 presents conclusions of this thesis. 
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1 

 

1.  序   論 

1.1.  研究の背景 

1.1.1.  二輪自動車の安全性 

二輪自動車は，1867 年，S. H. Roper により初めて実現化されたと言われている [1]．初期の二輪

自動車は蒸気機関を動力源としていた．現在のような内燃機関を動力源とする二輪自動車は

Daimler と Maybach によって 1885 年に発明され，1894 年に Hildebrand と Wolfmueller が制作した二

輪自動車が製品として最初に成功を収めた．この二輪自動車は 4 ストロークエンジンの 2 気筒で，

出力 2 kW 以下，最高速度は 10 m/s (36 km/h) 程度であった．現在では高速走行が可能になり，車

種によっては 200 kg 程度の車重で 140 kW 以上の出力を持つものも市販されている．二輪自動車は

このように軽量で機動性が高く，四輪自動車に比べて燃料消費量が少ない，維持費用が低いなどの

利点がある．このため，インドや中国などでは近年急速に普及が進み，世界中での二輪自動車の保

有台数は，2000 年の 1 億 5 千万台から，2008 年には 3 億台へと増加した [2], [3]． 

上述の多くの利点がある一方で，二輪自動車は低速で不安定になりやすい構造上の特性を持ち，

前輪に横滑りなどが発生すると容易に転倒する．二輪自動車を操縦するライダーは，自身の姿勢制

御や操舵を適切に行い，進行方向に合わせて車体の傾きのバランスをとることで，二輪自動車を安

定に走行させている．また，ホイールベースが短く重心位置が高いことから，制動時には，前方へ

の重心位置の相対的な移動量が大きくなり，前輪への荷重が増加する．このため，制動時には，前

輪の横滑りが発生しないよう，特に注意を要する．このように，二輪自動車では転倒が発生するた

めに，四輪自動車に比べて重大事故につながりやすい． 

死亡事故の中で二輪自動車が占める割合は，日本で 19 % (2008), 欧州 18 % (2006)，米国 14 %  

 

      

(a) Number of fatal accidents (total 162)     (b) Number of fatal and injury accidents (total 4869) 

Fig. 1.1 Number of fatal and injury accidents of single motorcycle crash accidents in Japan (2005) [4]． 
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(2008)と，死亡率が高い [2]．二輪自動車の事故類型としては単独事故が最も多く，死亡事故全体

の 30 %を占める [4], [5]．Fig. 1.1 (a), (b) にそれぞれ，日本国内で 2005 年に発生した二輪自動車の

単独事故による死者数および死傷事故数 [4]を示す．死亡事故 162 件の内，防護策・家屋・塀への

衝突が 36 %，転倒が 28 %の割合を占める．死傷事故では 4869 件の内で転倒が 64 %の割合を占め

ており，高い頻度で転倒事故が発生していることがわかる．さらに文献 [4]では，特に 250 cc 以上

の小型二輪での事故状況について，事故時の危険認知速度として 70~100 km/h が多く，速度オーバ

ーでカーブを曲がりきれずに，防護柵，家屋などに衝突して死亡に至っていると推察している．126 

cc 以上では，事故時の危険認知速度が 50~80 km/h 程度と，中・低速域での事故が多いことがわか

る． 

このような事故に対しては，適切な制動とともに，何らかの走行安定化制御を用いることによっ

て事故を未然に防ぐことができると考えられる．ライダーの操縦をアシストするための制御を施す

ことは，ライダーの安全性ばかりではなく，その周りを通行する車両や歩行者の安全性を確保する

上でも有効である． 

 

1.1.2.  従来のライダーアシスト制御システムによる二輪自動車の安全対策 

ブレーキシステム 

一般的な二輪自動車には，ライダーがかけることのできるブレーキの種類として，(1) ブレーキ

レバーを使用する前輪ブレーキ，(2) ブレーキペダルまたはブレーキレバーを使用する後輪ブレー

キ，(3) アクセルを戻すまたはシフトダウンを行うことで後輪に生じるエンジンブレーキの 3 とお

りがある．二輪自動車のブレーキシステムは前輪と後輪で独立しており，ライダーがブレーキをか

けるときには，ブレーキレバーとブレーキペダルを操作して，前後それぞれの制動力の強さを調整

する．走行速度や路面状況の変化に応じて適切なブレーキをかけるには，ある程度の習熟が必要で

ある．文献 [6]によると，二輪自動車のブレーキのかけ方には，次のような留意点がある． 

1. 車体を垂直に保ち，ハンドルを切らない状態で，エンジンブレーキを効かせながら前後輪の

ブレーキを同時にかける． 

2. 乾燥した路面でブレーキをかけるときには，前輪ブレーキをやや強く，路面が滑りやすい時

には，後輪ブレーキをやや強くかける． 

3. ぬかるみや砂利道など特に滑りやすい路面では，ブレーキ操作や大きくハンドルを切る操作

を避ける． 

4. 急ブレーキをかけると，車輪の回転が止まり，横滑りを起こす原因となるため，ブレーキを

数回に分けてかける． 

すなわち，制動中に車体を傾ける，あるいはハンドルを切るなどの操作を行うことは，転倒の要因

となるため，これらの操作を行わないように注意している．二輪自動車がタイヤ接地点で路面から

受けることのできる作用力（以下，タイヤ力）には，タイヤ摩擦円 [7]と呼ばれる垂直荷重によっ

て決まる限界があり，この限界を超えるとスリップが発生する．制動中に二輪自動車の車体を傾け
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る，あるいはハンドルを切ると，タイヤ力に横方向の成分（以下，タイヤ横力）が発生し，制動の

ためのタイヤ力の前後方向の成分（以下，タイヤ前後力）の最大値は減少して横滑りが起こりやす

くなる．また，制動時にタイヤ前後方向のスリップ率が大きくなると，制動力が低下し，車輪がロ

ックする場合がある．特に前輪がロックした時の二輪自動車は不安定であり，転倒が起こりやすい． 

二輪自動車用のライダーアシスト制御システムとしては，アンチロックブレーキシステム (ABS: 

Anti-lock Braking System) が最も一般的である．アンチロックブレーキシステムは，前後輪の回転

速度を検知してブレーキ油圧を調整することにより，車輪の軸周りの回転方向に生じるスリップ率

を安全な範囲に保ち，制動力を適切な状態に制御することで車輪のロックを防止する．二輪自動車

では，1988 年に BMW が電子制御式 ABS を市販車に実装し [8]，同時期より多くの研究がなされ

ている [9], [10], [11], [12], [13]．制動力を最大限にすることを目的として，一部の市販車では，前輪

と後輪の制動力を分配するコンバインドブレーキシステム (CBS: Combined Brake System) [11] [14] 

[15]が装着されている．このシステムは，前輪のみ，または後輪のみのブレーキを掛けた時に動作

し，前後輪の制動を同時に行うことで制動力を高める． 

四輪自動車では，日本の場合，2012 年 10 月 1 日より，軽自動車を除く新型生産車に対し，横滑

り防止装置（ESC: Electric Stabilization Control System）およびブレーキアシストシステム(BAS: Brake 

Assist System)の装着が義務化されている．ESC には ABS やトラクションコントロールシステム

（TCS: Traction Control System）の機能が含まれる．なお，TCS は駆動時の過度なスリップを抑制す

る．ABS や TCS は現在，二輪自動車の一部の車種で採用されている． 

二輪自動車に対する ABS 装着の義務化は欧州が先行し，2016 年より 126 cc 以上の新車に，2017

年以降は継続生産車に対して適用される．ABS を含む「二輪車の制動装置の技術基準」を示した欧

州安全規格 ECE 規則 No.78 は，欧州各国の他，ロシア，日本，オーストラリアで採用が決定され，

北米各国でも検討を始めている． 

従来危険を伴っていた二輪自動車の制動は，ABS や CBS を装着することにより，直進では安全

性を高めることができるようになった．しかしながら，ABS は横加速度の比較的低い旋回中におけ

る安定限界の拡大に寄与するものの，横加速度の高い旋回では，安定限界を広げることができない

とされている [10]．すなわち，制動力の制御のみでは，車体の傾きを安定化することができないこ

とを意味する．旋回中の車体の傾きに応じて制動力を抑制する機能を持つ ABS や CBS は一部のメ

ーカーによって開発中であるが，四輪自動車の ESC のようにブレーキのみでヨー運動を制御する

ことは，二輪自動車では極めて難しいと考えられる． 

 

アンチノーズダイブシステム 

二輪自動車は，制動時の減速度が過大な場合，車体のピッチングが大きくなり，後輪の接地が失

われることがある．ホイールベースが短く，重心位置が高いという二輪自動車の構造上の理由によ

り，制動時には車体のピッチングが大きくなりやすい．制動時にはフロントサスペンションのスト

ロークは縮み，リアサスペンションのストロークは伸びるが，制動力が過大であればサスペンショ
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ンのストロークは限界に達し，後輪が浮き上がる現象を発生させる．ABS 装着車では直進時の制動

力を高めやすいため，特にこのような問題を生じやすい． 

後輪の浮き上がりが生じた状態では前輪のみの制動となり，制動距離が増加するだけでなく，車

体全体が不安定となって転倒に至り，大きな事故に繋がる危険性がある．こうした問題に対して，

Sharp [16]や Corno ら [14]は，過度のピッチングを防ぐための制動方法を検討している．Cossalter

らは，後輪の浮き上がりを防ぎ制動距離を最小化するためのブレーキ力およびサスペンションパラ

メータの最適化 [17]を行った．また，文献 [18]では，前後輪への理想的なブレーキ力配分を検討

している． 

制動によって車体のピッチングが大きくなり，車体の前方が沈み込む状態は，ノーズダイブとも

呼ばれる．1980 年代から 1990 年代にかけて，アンチノーズダイブシステムを装着した二輪自動車

が市販された．しかしながら，現在，アンチノーズダイブシステム装着車は，最も一般的なテレス

コピック型フロントフォークについては，市販されていない．BMW の一部車種では，リンク式フ

ォークステアを用い，ノーズダイブを機構的に抑制しているが，他社ではリンク式フォークステア

と同様の機構の採用は見当たらない．重量やコスト，特許などの問題で普及していないと考えられ

る．また，いくつかのメーカーからは，ABS を利用して後輪の浮き上がり現象を防止する機能を備

えた車種が市販されている [19]．これらの車種では，前輪ブレーキ油圧の大きさと上昇率を用いて

実験結果を基に大きなピッチングの発生を予測し，ABS を動作させることで制動力を弱め，後輪の

浮き上がり現象を防止している． 

 

操舵制御システム 

 高速での運動性能が重視されるスポーツ車の一部車種では，操舵系の振動を抑制する目的でス

テアリングダンパが装着されている [20]．近年では，操舵系の振動だけでなく車体のヨー運動やロ

ール運動の振動を抑制する目的で，操舵角速度の微分制御と等価な機構を付加したステアリング補

償器 [21], [22], [23] [24]や，スカイフック理論を用いたセミアクティブステアリングダンパ [25]の

研究が行われている． 

鎌田らはロールレートをフィードバック信号とする前輪操舵アシスト機構による走行安定化制

御を提案し，直進定常走行状態での安定性の確保が可能であることを示した [26], [27], [28]．そこ

では，市販の機構解析ソフトウェアを用いたモデリング，および実車に対して直進定常走行状態で

システム同定を行い，同定モデルに基づく前輪操舵アシスト制御系設計を行なって，その有効性を

実車走行実験で示している．また，朱らはマルチボディダイナミクス理論を用いて二輪自動車のモ

デリング [29], [30]を行い，定常旋回走行中における前輪操舵アシスト制御の有効性をシミュレー

ションにより検討し，旋回中のタイヤ横力の余裕度が高められることを示した [31], [32]. [33]．し

かしながら，これらの文献では，タイヤコーナリングフォースが線形特性を持つものと仮定し，こ

れをキャンバ角およびスリップ角の 1 次関数で表わしている．このため，タイヤのキャンバ角やス
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リップ角が大きな状況下において実際のタイヤコーナリングフォースに現れる非線形特性までは

考慮されていない． 

 

1.1.3.  二輪自動車の運動解析に関するこれまでの研究 

近年の二輪自動車の安定化解析に関する研究は，1971 年に Sharp [34]が行った直進安定性の解析

が基礎となっている．そこでは，ライダーと車体をひとつの剛体とみなして，車体横速度，ヨー角，

ロール角および前輪操舵角の 4 自由度の非線形な力学モデルについて，ラグランジュ形式で運動方

程式を導出している．タイヤ力に関しては，横すべり角とキャンバ角に対して 1 次遅れ特性を持っ

てタイヤ横力が発生するとみなしている．定常直進走行状態での固有値解析により，直進時にはキ

ャプサイズ(capsize)，ウィーブ(weave)およびウォブル(wobble)の 3 つのモードが支配的であること

が明らかになった．キャプサイズモードは非振動モードで，低速域では安定，高速域ではやや不安

定になる．ウィーブモードは横すべり，ヨー運動，ロール運動が連成した 1 Hz~4 Hz の振動モード

で，低速域と高速域で不安定になる．ウォブルモードは操舵系に発生する 6 Hz~10 Hz の振動モー

ドで，高速域で不安定である [35]．Sharp のモデルは，フレームやフロントフォークなどの剛性が

考慮されるなど改良が加えられ，多くの研究で用いられている [36], [37], [38], [39], [40]．1995 年頃

より，Sharp らの研究では，運動解析に用いる非線形力学モデルと線形化モデルの導出にマルチボ

ディダイナミクスの解析ソフトウェアが用いられているようになった [41], [42], [43]． 

Cossalter らは，2002 年，マルチボディダイナミクスを用い，ラグランジュ形式で運動方程式を導

出し，Fortran コードを用いてリアルタイムシミュレーションを実現している [44]．運動方程式の

導出にはラグランジュの未定定数を求める必要があるが，Lot らは数式処理ソフトウェアを用いて

これを行い，その方法と計算用ソースコードを公開している [45].この力学モデルには，タイヤの

断面形状と変形，前後フレーム，サスペンションが考慮されている [18], [44], [46], [47], [48], [49]． 

鎌田らは 2003 年に，動的機構解析ソフトウェア上でライダー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 [26], [27], [28]．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を示している．さらに，動的解析モデルにできる

だけ近い諸元の実車を 30km/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てい

る [28]．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

モデルが振動モードであるロールモードと 1 次遅れモードで表わされることを示している． 

朱らは，ライダーの上体のリーン運動，タイヤの断面形状，接地面積および変形を考慮したライ

ダー‐二輪自動車系の力学モデルを，マルチボディダイナミクスを用いて構築している．さらに，

ハンドルと腕をばね・ダンパを介して接続することで，操舵時の反力を考慮している．ここではケ

イン型の運動方程式 [50], [51]を導出しているため，ラグランジュ形式とは異なり，運動方程式を
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導出する過程では計算機を必要としない．運動解析では，ライダー上体のロール軸まわりの運動を

考慮することにより，ライダー上体の振動モードが固有振動数 1 Hz 付近に表れることを示してい

る [32]． 

Tanelli らは，物理モデリング言語である Modelica を用いた二輪自動車のモデリングを行なってい

る [52]．Modelica では，構成要素ごとに物理モデリングを行い，それらを組み合わせて全体モデル

にする作業を行いやすいという利点がある． 

文献 [53]では，急制動中に後輪が接地と浮き上がりの状態を振動的に繰り返すホッピング現象に

関して，実車制動試験結果との整合性が論じられている．そこでは，駆動系の挙動を詳細にモデル

化し，市販の機構解析ソフトウェアを用いたシミュレーションでホッピング現象を再現している．

しかしながら，駆動系の挙動について詳述されているものの，車体のピッチ角やピッチレートなど

車体全体の運動については論じられていない．また，力学モデルにライダーの挙動を表すモデルが

考慮されていないため，ライダーの姿勢によるホッピング現象への影響等は示されていない． 

 

タイヤ力 

二輪自動車のタイヤモデルとしては，実車での測定結果に基づくマジックフォーミュラ [41], 

[54]が，市販の解析ソフトウェアなど多くの解析モデルに用いられている．実際のタイヤコーナリ

ングフォースは非線形特性を持つが，その特性を精度よく表すために，マジックフォーミュラでは，

キャンバ角とスリップ角を変数とする逆正接関数が，それらを変数とする逆正接関数の中に含まれ

ている．このため，そのままでは解析と制御系設計を行うために必要となる線形化が非常に困難と

なる．文献 [55], [56]では，四輪自動車のタイヤ力特性の記述に，マジックフォーミュラをスリッ

プ角の逆正接関数として簡易化した式を用いているものの，線形化は行っていない．さらに二輪自

動車ではタイヤキャンバ角が四輪自動車に比べて大きくなるため，これを考慮する必要がある． 

 

1.2.  二輪自動車の構造によって生じる安全上の問題点 

1.2.1.  二輪自動車のトレールと走行の安定性 

二輪自動車の前輪は，その車軸が操舵軸と平行に配置されたフロントフォークに接続されている．

操舵軸はキャスター角と呼ばれる角度を持ち，前輪車軸が操舵軸の車体前方に配置される．この構

造によって，操舵軸の延長線と路面との交点が前輪のタイヤ接地点の前方に位置する．この点と前

輪のタイヤ接地点との距離をトレール [57]といい，二輪自動車の直進走行安定性に影響する．トレ

ールが走行安定性に与える影響は，以下のように二輪自動車が路面から受ける力を考察することで

説明できる． 

Fig. 1.2 に，二輪自動車が左方へ旋回しているときのタイヤ力を示す．車体の重心点を原点とし，

車体前方を x 軸方向，車体左方を y 軸方向とする車体の座標系で表している．車体 z 軸は，二輪自

動車の重心点をとおり，下方から上方へ向かうものとする．前輪および後輪の中心付近にある丸印

（  ）はそれぞれ，前輪と後輪のタイヤ接地点を示す．タイヤ接地点を中心とする円はタイヤ摩
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擦円で，タイヤ力の限界を示す．前輪のタイヤ接地点前方の二重丸（  ）は，操舵軸の延長線と

路面との交点である． 

この図では，ライダーがハンドルを左側に切り，車体を左側に傾けることで，左方への旋回を行

なっている．操舵軸が y 軸周りに持つキャスター角のため，ハンドルを切ることで，操舵軸の延長

線と路面との交点は車体の x 軸上から左方へ移動する．また，二輪自動車のタイヤは接地点付近で

楕円型の断面形状を持つため，タイヤ接地点もまた，車体を傾けたことで車体の x 軸上から左側へ

移動している．旋回中の二輪自動車は，タイヤ接地点で路面から Fig. 1.2 に示したタイヤ力を受け

る．ここでは前後方向へのタイヤ力が十分に小さく，タイヤ力はすべてタイヤ横力であるとみなし

ている．車体姿勢の安定している旋回中，タイヤ横力は，車体がタイヤ接地点で路面に対して与え

る車体横方向の力と均衡している．前後輪のタイヤ横力はそれぞれ，車体 z 軸周りの正の方向へ回

転トルクを発生し，車体を旋回させる．また，前輪のタイヤ横力は，操舵軸まわりの負の方向へ回

転トルクを生じ，ハンドルを車体 x 軸方向へ向ける作用を及ぼす．トレールが大きいほど，操舵軸

まわりに発生する回転トルクが大きくなる． 

以上より，トレールに大きさを持たせることで，走行時にハンドルを進行方向へ向け，傾いた車

体を垂直に戻そうとする作用が発生していることがわかる．ライダーが操舵を行わない場合にも，

直進ではこのように二輪自動車の走行安定性が高められている．また，ライダーは一定の操舵トル

クを与えることで，車体の姿勢を安定に保って旋回を行うことができる． 

なお，旋回中の車体の傾きが大きくなると，タイヤ横力が増していく．タイヤ横力の大きさがタ

イヤ摩擦円で示されるタイヤ力の限界に達し，タイヤ接地点での力が均衡しなくなった場合には，

タイヤの横滑り，すなわち横方向へスリップが発生し，さらに車体を倒す方向に車体 x 軸周りの回

転トルクが発生する．  

 

 

Fig. 1.2 Motorcycle tire forces during cornering (top view) 
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1.2.2.  制動時の問題点 

直進制動時 

二輪自動車では，1.1.2. 節に述べたとおり，ライダーがブレーキをかけて制動を行う際，ハンド

ルを切らず車体を垂直に保つことが推奨されている．以後，本論文では，このような制動を直進制

動と呼ぶ．Fig. 1.3 に直進制動でのタイヤ力を示す．前輪および後輪の中心付近にある丸印（  ）

はそれぞれ，前輪と後輪のタイヤ接地点を示す．前輪のタイヤ接地点前方の二重丸（  ）は，操

舵軸の延長線と路面との交点である．Fig. 1.2 と同様に車体の座標系をとっているが，ここでは車

体の傾きがなく，タイヤ接地点は x-y 平面上の点である． 

Fig. 1.3 では，重心点とタイヤ接地点，操舵軸の延長線と路面との交点が一直線上にあり，タイ

ヤ接地点では制動によるタイヤ力が後方に向かって発生する．直進状態が保たれている限りにおい

ては，前輪または後輪のタイヤ力が限界に達した場合であっても，左右方向への回転トルクは発生

せず，ライダーは車体を安定に保つことができる．ただし，前輪の制動力が過大である場合には，

車体の y 軸周りの正の方向へ回転トルクが発生し，後輪の浮き上がりが生じる． 

 

旋回制動時 

Fig. 1.4 に，ライダーが二輪自動車のハンドルを切り，車体を傾けて旋回を行いながらブレーキ

をかけているときのタイヤ力を，車体の座標系で示す．以後，本論文では，このような制動を旋回

制動と呼ぶ．旋回制動は，ライダーが二輪自動車の車体を直進に保とうとしているときであっても，

小石や段差への乗り上げなどによる路面からの外乱，車輪のスリップ，あるいはライダー上体の揺

れなどによって起こり得る．旋回制動中の前後輪のタイヤ接地点では，Fig. 1.2 に示したタイヤ横

力を受ける他，Fig. 1.3 に示した制動によるタイヤ前後力を受け，車体 z 軸周りの正の方向へ回転ト

ルクが発生する．このため，タイヤ横力のみ，あるいはタイヤ前後力のみが加わっている場合に比 

 

Fig. 1.3 Motorcycle tire forces when braking during straight running (top view) 
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Fig. 1.4 Motorcycle tire forces when braking during cornering (top view) 

 

べ，タイヤ力の限界に対する余裕度が低くなっている．さらに，タイヤ前後力が大きい時には，前

輪のタイヤ接地点でのタイヤ力によって，操舵軸まわりの正の方向へ回転トルクを生じ，ハンドル

の切れ込みを生じさせる．ハンドルの切れ込みが生じると，操舵角が増すことによって過渡的に複

雑な挙動を示し，車体の傾きが大きくなる．したがって旋回制動中には，タイヤ力の限界に対する

余裕度の低下と，前輪の制動によるハンドルの切れ込みの 2 つの原因によって，直進制動時や旋回

中よりも転倒しやすくなる．特に前輪の制動によるハンドルの切れ込みは，トレールの小さな二輪

自動車に生じやすいと考えられる． 

 

1.2.3.  制動時における従来のライダーアシスト制御システムの課題 

1.2.2. 項で述べたとおり，制動中には，直進を保っている限りにおいては安定を保つことができ

るが，前輪の制動力が過大であれば後輪の浮き上がりが発生する．また，ライダーが直進を保とう

としているときであっても，小石や段差への乗り上げ，車輪のスリップなどによる路面からの外乱，

あるいはライダー身体の揺れなどによって，緩やかな旋回制動が起り得る．旋回制動中には，タイ

ヤ力の限界に対する余裕度の低下と，前輪の制動によるハンドルの切れ込みの 2つの原因によって，

直進制動時や旋回中よりも転倒しやすいと考えられる． 

1.1.2. 項でブレーキシステムについて述べたとおり，二輪自動車の ABS は，車輪回転方向のタイ

ヤのスリップを防ぐことでタイヤ前後力の余裕度を高めるものの，タイヤ横力の限界に対する余裕

度を高めることはできない．また，前輪の制動によるハンドルの切れ込みに対処するには，操舵を

行う必要があると考えられる．前輪操舵アシスト制御は，一定速度での旋回中について，タイヤ横

力の限界に対する余裕度を高めることが確認されている [31], [32], [33]．しかしながら，既往研究
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では制動時の前輪操舵アシスト制御についての検討はなされていないため，これを検討する必要が

ある． 

過大な制動力によって発生する後輪の浮き上がりの防止については，1.1.2. 項でアンチノーズダ

イブシステムに関して述べたとおり，ABS を利用して後輪の浮き上がりを防止する機能を備えた車

種が存在している．このシステムでは，実験結果を基にブレーキ油圧の変化から大きなピッチング

の発生を予測しているため [19]，必ずしも車体の姿勢を反映しているとは限らない．また，急制動

中に後輪の浮き上がりが発生する現象に関して，既往研究では車体全体の運動について実車制動試

験結果との整合性が論じられていない．このため，急制動中の車体全体の運動について，力学モデ

ルを用いたシミュレーションと実車制動試験結果との整合性を確認する必要がある． 

 

1.3.  研究の目的 

本論文では，二輪自動車の制動時に，何らかの横力を受けて車体が転倒に至る場合と，過大な制

動力が原因で後輪の浮き上がりが生じる場合に対して，ライダーの操縦をアシストするための制御

システム設計を行うことを目的としている．前者は前輪操舵アシスト制御により，後者はコンバイ

ンドブレーキアシスト制御により，二輪自動車の安定化を図っている． 

既に述べたとおり，制動時に転倒に至る原因は，小石への乗り上げや車輪のスリップなどによる

タイヤへの横力である．転倒事故は死傷事故の多くを占め，また，二輪自動車の事故発生時の危険

認知速度は中速度域が多いことから，本研究で扱う二輪自動車の走行速度域は中低速度とする．ま

た，後輪の浮き上がり現象は過大な制動の結果として生じることから，27.8 m/s (100 km/h)程度の高

速域からの急減速を扱う． 

ライダーの操縦をアシストするための制御システム設計を行うためには，制御システム設計に適

した力学モデルの構築が必要となる．これには制動を伴う二輪自動車の挙動を適切に表現すること

ができる力学モデルの導出が求められる．特に，後輪の浮き上がり現象をある程度精度良く再現で

きる力学モデルを導出することによって，どのようなブレーキアシスト制御を施すと効果的である

かを見極めることは，システムレベルでの検討に極めて重要である．このため，ライダーアシスト

制御システムの機能分析に基づく概念設計を行い，検証項目を明確にした上で，適切な力学モデル

の構築とテストケースに基づく検証を行う． 

はじめに，システムモデルの記述方法の一つである SysML (Systems Modeling Language)を用いて，

制動時におけるライダーアシスト制御システムに対する機能要求分析 [58], [59]を行い，設計対象

とするシステムの機能を明らかにする．これによりライダーアシスト制御システムが，制動時にラ

イダーの操舵をアシストするための「前輪操舵アシスト制御」と，急制動時にライダーのブレーキ

をアシストするための「コンバインドブレーキアシスト制御」の 2 つの制御機能を備える必要のあ

ることを明らかにする．そして，システムのエンジニアリング解析および制御系設計に必要となる

力学系のモデリングを行った上で，制御システムを設計する． 
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二輪自動車には前後タイヤの接地性を高めるとともに乗り心地を向上させるため，サスペンショ

ンが装着されている．制動時の現象を再現するための力学モデルには，タイヤ力の非線形特性とサ

スペンションの伸縮などに伴うピッチング動作を考慮する必要がある．タイヤ力については，線形

化を容易にするため，タイヤコーナリングフォースの非線形特性を，双曲線正接関数を用いて近似

している．さらに，従来から提案されている力学モデル [30], [58]に対して，前後サスペンション

とライダーのピッチングの自由度を追加し，13 の運動学的自由度を持つライダー二輪自動車系の非

線形力学モデルを構築する．非線形力学モデルの導出方法としては，ラグランジュ形式やハミルト

ン形式があるが，本論文ではケインの方法を用いることにより，ラグランジュの未定定数を数値的

に求めることを避け，運動方程式を代数的に導出する [29]．そして，力学モデルへの異なるタイヤ

力の適用およびサスペンション追加の有無に関し，コーナリング特性と制動について，シミュレー

ションを用いて比較を行う． 

次に，制動時における二輪自動車の走行安定性を解析するため，ピッチング動作を含むライダー

‐二輪自動車系の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施す．減速度を一定と

した制動時の状態を平衡点とし，その近傍で線形化状態空間モデルを導出する．線形化した力学モ

デルに固有値解析を施し，減速によってモード分離後の振動モードがどのように変化するかを明ら

かにする．さらに操舵入力に対するロール角，ロールレートおよび操舵角それぞれの周波数応答解

析を行ない，制動時における前輪操舵制御システム設計に必要なモードを特定し，これに基づき低

次元化モデルを導出する． 

導出された低次元化モデルに対して，H∞制御理論を適用して前輪操舵アシスト制御システムの設

計を行う．そして，SysML を用いて機能要求分析を行った際に導かれたテストケースに基づき，直

進走行における制動中に前輪のみが路上の突起物を乗り越える場合を想定したシミュレーション

による検証を行う．ここで用いる力学モデルは，線形化する以前の非線形モデルで，操舵軸まわり

へインパルス外乱を与えるシミュレーションを行なっている．さらに，設計された制御システムに

ついて，制御システムに設計時に想定されていない状況に対するロバスト性の検証を併せて行なっ

ている．穏やかな旋回中に制動を行った場合にも，設計した制御システムが有効に機能することを

確認している． 

過大な制動を与え，急制動となった場合に後輪が浮き上がる現象に対しては，浮き上がりのタイ

ミングや車体のピッチング挙動を含め，精度の高い再現性が力学モデルに要求される．このため，

前輪操舵アシスト制御システム設計に用いた力学モデルでは，不十分であることが明らかとなった．

そこで，二輪自動車の実車制動試験を行い，その結果に基づく急制動時の運動解析を行った．具体

的には，フロントサスペンションのストローク制約およびリアサスペンションのリンク機構の考慮

により，後輪浮き上がりのタイミングおよび車体のピッチング挙動を含めた整合性をとっている．

リアサスペンションに関しては，機構解析を行い，試験車両とのパラメータ同定を行なっている．

こうして得られた力学モデルに基づいた後輪浮き上がり挙動の精度の高い解析結果から，急制動時
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にライダーのブレーキをアシストし，後輪の浮き上がり現象を防止するためのコンバインドブレー

キアシスト制御システムを設計する． 

 

1.4.  本論文の構成 

本論文の構成は，次のとおりである． 

1 章では，本研究の背景，目的と構成について述べている． 

2 章では，まず，制動時におけるライダーアシスト制御システムの機能分析に基づく概念設計を

行い，検証項目を明確にしている．システムモデルの記述方法の一つである SysML(Systems 

Modeling Language)を用いて，設計対象とするシステムの機能分析を行い，ライダーアシスト制御

システムが，制動時にライダーの操舵をアシストするための「前輪操舵アシスト制御」と，急制動

時にライダーのブレーキをアシストするための「コンバインドブレーキアシスト制御」の 2 つの制

御機能を備える必要のあることを明らかにした．次に，前輪操舵アシスト制御システムの設計に必

要な力学モデルの構築を行っている．ここでは，制動時の現象を力学モデルを用いたシミュレーシ

ョンで再現するために，タイヤ力の非線形特性とサスペンションの伸縮などに伴うピッチング動作

を考慮し，13 の運動学的自由度を持つライダー二輪自動車系の非線形力学モデルを構築した．そし

て，コーナリング特性と制動に関し，異なるタイヤ力の適用した場合，およびサスペンション追加

の有無について，シミュレーションを用いて力学モデルの比較を行った． 

3 章では，二輪自動車の運動解析を行なっている．2 章で構築したライダー‐二輪自動車系の非

線形力学モデルを用い，減速度を一定とした制動中の状態を平衡点として，その近傍での線形化状

態空間モデルを導出した．得られた線形化状態空間モデルに固有値解析を施し，減速によってモー

ド分離後の振動モードがどのように変化するかを明らかにした．また，モード分離後の各固有値に

対応する固有ベクトルを用いて各モードの特徴を示した．さらに操舵入力に対するロール角，ロー

ルレートおよび操舵角それぞれの周波数応答解析を行ない，制動時における前輪操舵制御システム

設計に必要なモードを特定し，これに基づき低次元化モデルを導出している． 

4 章では，導出された低次元化モデルに対して，H∞制御理論を適用して前輪操舵アシスト制御シ

ステムの設計を行っている．そして，SysML を用いて機能要求分析を行った際に導かれたテストケ

ースに基づき，直進走行における制動中に前輪のみが路上の突起物を乗り越える場合を想定したシ

ミュレーションによる検証を行っている．この検証には 2 章で導出した非線形力学モデルを用い，

操舵軸まわりへインパルス外乱を与えるシミュレーションを行なった．設計された制御システムに

ついて，制御システムに設計時に想定されていない状況に対するロバスト性の検証を併せて行なっ

ている．穏やかな旋回中に制動を行った場合にも，設計した制御システムが有効に機能することを

確認している． 

5 章では，二輪自動車の実車制動試験結果に基づく運動解析を行い，急制動時にピッチングを伴

って後輪が浮き上がる現象を精度よく再現する力学モデルを構築している．その上でブレーキアシ

スト制御システムを設計している．まず，後輪が浮き上がる現象を再現するための非線形力学モデ
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ルについて，実車制動試験結果に基づく急制動時の運動解析を行った．後輪の浮き上がりのタイミ

ングなどを精度良く再現するために，2 章で構築した非線形力学モデルをさらに詳細化している．

具体的には，リアサスペンションの機構解析を行い，サスペンションのストローク制約を考慮して，

試験車両とのパラメータ同定を行なっている．次に，力学モデルに基づいた後輪浮き上がり挙動の

解析結果から，急制動時にライダーのブレーキをアシストし，後輪の浮き上がり現象を防止するた

めのコンバインドブレーキアシスト制御システムを設計している． 

最後に，6 章において本論文の結論を述べる． 
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2.  ライダーアシスト制御システムの概念設計とライダー‐二輪自

動車系の力学モデル 

1 章では，二輪自動車では制動時に転倒が起こりやすく，制動力が過大である場合には後輪が浮

き上がることを述べ，従来のライダーアシスト制御システムに対する課題を示した．本章では，は

じめにシステムモデルの記述方法の一つである SysML (Systems Modeling Language) [60]を用いて制

動時におけるライダーアシスト制御システムの機能分析を行い，設計対象とするシステムの機能を

明らかにする [58], [59]．ライダーアシスト制御システムが，制動時にライダーの操舵をアシスト

するための「前輪操舵アシスト制御」と，急制動時にライダーのブレーキをアシストするための「コ

ンバインドブレーキアシスト制御」の 2 つの制御機能を備える必要のあることを明らかにする． 

次に，前輪操舵アシスト制御システムの設計に必要な力学モデルの構築を行う．ここでは，制動

時の現象を，力学モデルを用いたシミュレーションで再現するために，タイヤ力の非線形特性とサ

スペンションの伸縮などに伴うピッチング動作を考慮し，13 の運動学的自由度を持つライダー二輪

自動車系の非線形力学モデルを構築する．そして，コーナリング特性と制動に関し，異なるタイヤ

力を適用した場合，およびサスペンション追加の有無について，シミュレーションを用いて力学モ

デルの比較を行う． 

 

2.1.  ライダーアシスト制御システムの概念設計 

2.1.1.  SysMLを用いたシステムの概念設計 

本節では，SysML [60]を用いて，二輪自動車の制動時におけるライダーアシスト制御システムの

概念設計を行う．システムズエンジニアリングプロセス [61]においては，利害関係者の要求分析か

らシステム要求を導出し，概念設計やアーキテクチャの選定までを，次のように進める [59]． 

1. 開発すべきシステムの運用シナリオ（ユースケース）を検討し，明らかにする．

(Operational View) 

2. システム要求の機能への分配を行うことで，システムに必要な機能を明確にする．  

(Functional View) 

3. 2.のプロセスで決定した機能を実現するために必要なハードウェア，ソフトウェアなど

のコンポーネントを定める．           

(Physical View) 

1. のプロセスで明らかにした運用シナリオは，システムの完成を確認する際のテストシナリオと

なる．2. では機能アーキテクチャを決定し，3. では物理アーキテクチャを決定する．物理アーキ

テクチャを決定するフェーズでは，ハードウェアやソフトウェアからなるサブシステムやコンポー

ネントへ，機能要求を明確に分配することが重要である．システム開発の初期段階でこれらのプロ

セスを何度か繰り返すことにより，詳細設計など開発を進める際に起こり得る問題を事前に洗い出
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し，それらについて検討を行うことができる．また，検討をモデルベースで行うことによって，そ

のサイクルを早めることができる． 

上記のプロセスに従い，システムモデルの記述方法の一つである SysML を用いて，ライダーア

シスト制御システムの機能分析を行い，設計対象とするシステムの機能を明らかにする．SysML の

持つダイアグラムは，振る舞い図，要求図，構造図の 3 つに大きく分類することができる．振る舞

い図には，ユースケース図，シーケンス図，アクティビティ図，状態機械図があり，構造図には，

ブロック定義図，パラメトリック図，内部ブロック図，パッケージ図がある．はじめにコンテクス

トレベルでの分析を行い，つぎにコンテクストレベルの振る舞いを分解したアナリシスレベル１で

の分析を行う． 

 

2.1.2.  コンテクストレベルでの概念設計 

ライダーアシスト制御システムのユースケース 

Operational View として，ライダーアシスト制御システムの運用シナリオをコンテクストレベル

で明確にするため，外部システムとの関係性をユースケース図で記述する．外部システムとの関係

性はライダーアシスト制御システムのインターフェースを示しており，シーケンス図で振る舞いを

時系列に記述することができる．シーケンス図を整理することで，インターフェースの明確になっ

た機能アーキテクチャを，ブロック定義図として得ることができる． 

 

 

Fig. 2.1 Use case diagram 

uc [<<DecompositionLevel>> Package] Level00 [Rider_Assist_Control]

Steering Rear_Frame

Wheels

Suspensions

Brake_System

Rider

Road_Surface

Motorcycle

Rider Assist Control System

Rider
Assist
Control
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Fig. 2.2 Sequence diagram for realizing "Rider assist control" use case 

 

sd [Package] Rider_Assist_Control [Rider_Assist_Control]

Rider_Assist_Control_for_Braking_During_Cornering

Ref

[In case of the rider turn the steering bars]

Rider_Assist_Control_for_Disturbance_During_Cornering

Ref

[In case of the motorcycle recieves disturbance]opt

[Braking when the motorcycle is leaning]

Rider_Assist_Control_for_Rear_Wheel_Lifting

Ref

[In case of rear wheel lifting occured]

Rider_Assist_Control_for_Disturbance_During_Straight_Running

Ref

[In case of the motorcycle recieves disturbance]opt

[Braking when the motorcycle runs upright]opt

[Braking when the motorcycle is leaning]

[In case of the rider turn the steering bars]

[In case of the motorcycle recieves disturbance]

[Braking when the motorcycle runs upright]

[In case of rear wheel lifting occured]

[In case of the motorcycle recieves disturbance]

ridermotorcyclerider_assist_control
_system

Check_Road_Surface()

road_surface
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Fig. 2.3 Sequence diagram for realizing "Rider assist control for disturbance during straight running" use 

case 

 

sd [Package] Rider_Assist_Control_for_Disturbance_During_Straignt_Running
[Rider_Assist_Control_for_Disturbance_During_Straight_Running]

rider

Recognize_Recieving_Disturbance()

motorcycle

Run_Straight()

Straighten_Steering_Bar()

Ensure_Straight_Running()

Receive_Reaction_Force_from_Road_Surface()

Adjust_Steering()

Decelerate()

Roll()

Run_Straight()

Pitch()

Put_Brakes()

rider_assist_control_
system

Decide_to_Control_Rolling_Motion()

Sense_Rolling_Motion()

Control_Motorcycle()

Assist_Steering_During_Straight_Running()

road_surface

Generate_Traction()

Increase_Lateral_Tire_Force()

Increase_Front_Tire_Load()

Receive_Disturbance()
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Fig. 2.4 Sequence diagram for realizing "Rider assist control for disturbance during cornering" use case 

 

 

sd [Package] Rider_Assist_Control_for_Disturbance_During_Cornering
[Rider_Assist_Control_for_Disturbance_During_Cornering]

rider

Recognize_Recieving_Disturbance()

motorcycle

Roll()

Adjust_Steering()

Receive_Reaction_Force_from_Road_Surface()

Decelerate()

Run_Straight()

Trim_Braking()

Put_Brakes()

Relese_Steering_Torque()

Pitch()

Turn_a_corner()

Assist_Steering_for_Disturbance_During_Cornering()

rider_assist_control
_system

Decide_to_Control_Rolling_Motion()

Control_Motorcycle()

Sense_Rolling_Motion()

Generate_Traction()

road_surface

Increase_Front_Tire_Load()

Increase_Lateral_Tire_Force()

Receive_Disturbance()
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Fig. 2.5 Sequence diagram for realizing "Rider assist control for braking during cornering" use case 

 

 

sd [Package] Rider_Assist_Control_for_Braking_During_Cornering
[Rider_Assist_Control_for_Braking_During_Cornering]

rider

Notice_Rolling_Motion()

Receive_Reaction_Force_from_Road_Surface()

motorcycle

Decelerate()

Roll()

Run_Straight()

Trim_Braking()

Keep_Steering_Torque()

Put_Brakes()

Pitch()

Adjust_Steering()

Turn_a_corner()

Assist_Steering_for_Braking_During_Cornering()

rider_assist_control
_system

Control_Motorcycle()

Decide_to_Control_Rolling_Motion()

Sense_Rolling_Motion()

Increase_Front_Tire_Load()

road_surface

Generate_Traction()

Increase_Lateral_Tire_Force()
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Fig. 2.6 Sequence diagram for realizing "Rider assist control for rear wheel lifting" use case 

sd [Package] Rider_Assist_Control_for_Rear_Wheel_Lifting
[Rider_Assist_Control_for_Rear_Wheel_Lifting]

rider

Recognize_Excessive_Braking()

motorcycle

Trim_Braking()

Straighten_Steering_Bar()

Pitch()

Decelerate()

Put_Brakes()

Run_Straight()

Ensure_Straight_Running()

Receive_Reaction_Force_from_Road_Surface()

rider_assist_control
_system

Sense_Pitching_Motion()

Decide_to_Control_Pitching_Motion()

Assist_Braking()

Control_Motorcycle()

Increase_Longitudinal_Front_Tire_Force_Extremely()

road_surface

Increase_Front_Tire_Load()

Loose_Rear_Tire_Load()

Generate_Traction()

Recover_Rear_Tire_Load()
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Fig. 2.1に，コンテクストレベルでのライダーアシスト制御システムのユースケース図を示す．「ラ

イダーアシスト制御システム」の運用シナリオ，すなわちユースケースは，システムの境界を示す

四角い枠で囲まれた楕円で示されている．システム境界の左右には，ライダーアシスト制御システ

ムの外部システムである二輪自動車，ライダーおよび路面が示されている．これら外部システムは，

システムアクターとして定義されている．操舵系，後輪フレームなどからなる二輪自動車は，その

各構成要素を代表している．この図では，「ライダーアシスト制御システム」のユースケースが，

二輪自動車とライダーだけでなく，路面とも関連があることが明示されている．ライダーは二輪自

動車に対して操縦操作を行うだけでなく，ライダー自身の上体の傾きも，二輪自動車の走行に影響

を与える．また，路面はタイヤ接地点での路面摩擦の他，路面の傾きや凹凸などによって走行に影

響を与える． 

 

ライダーアシスト制御システムの運用シナリオ 

ライダーアシスト制御システムは，ライダーが二輪自動車の姿勢を安定化できないとき速やかに

制御を施し，ライダーの操縦をアシストする．「ライダーアシスト制御システム」の運用シナリオ

として，「二輪自動車の制動時に，何らかの横力を受けて車体が転倒に至る場合と，過大な制動力

が原因で後輪の浮き上がりが生じる場合に対して，ライダーが姿勢を安定化できないときに，ライ

ダーの操縦をアシストする」場合を考える．ライダーアシスト制御システムの運用シナリオは，ラ

イダーの操縦をアシストする状況に応じて，2 つに分けられる． 

制動中の転倒については，「制動時，小石・段差への乗り上げや滑りやすい路面を通過するなど，

路面から前輪への外乱を受けて車体が傾いた場合，ライダーが姿勢を安定化できないときに，ライ

ダーの操縦をアシストし，二輪自動車を安定化させる」場合を考える．制動時の二輪自動車は，ラ

イダー上体の傾き，あるいは路面の傾きや凹凸などにより，車体が緩やかに傾いている場合もある．

ライダーが意図的に大きく車体を傾けて制動を開始する場合については，ライダーが操縦のアシス

トを望まない場合も多く考えられるため，本論文では運用シナリオの対象外とする．ここでは，二

輪自動車の車体が緩やかな傾きを持った状態での制動を，旋回制動であると考える．そして「二輪

自動車が直立した状態での制動」と「二輪自動車が傾きを持った状態での制動」ではライダーの操

作が異なるため，これらを 2 つに分けて考慮する必要がある．また，ライダーの姿勢などによって

は，ハンドルを少し切った状態でライダーが制動を開始する場合が起こり得るため，この場合につ

いても考慮する必要がある．以上より，制動時の転倒に関しては，1.「直進制動時に外乱を受けた

とき」，2.「旋回制動時に外乱を受けたとき」，3.「旋回中に制動を開始したとき」の，3 つのシナリ

オに分けることができる．これらの場合について，ライダーが姿勢を安定化できないときには，ラ

イダーの操縦をアシストする． 

次に，急制動時の後輪浮き上がりについては，「直進での急制動時において，ライダーが過大な

制動力を与えて後輪の浮き上がりがあった場合，ライダーが姿勢を安定化できないときには，ライ

ダーの操舵をアシストし，二輪自動車を安定化させる」場合を考える．なお，旋回制動時に過大な
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制動力を与えた場合には，1.2 節で述べたとおり操舵軸周りに発生する回転トルクによって二輪自

動車の挙動が複雑になり，解析を行うことが困難である．このため，本論文では運用シナリオの対

象外とする． 

このように，ライダーアシスト制御システムの運用シナリオは，4 つに細分化することができる．

次に，ユースケース図を用いて，外部システムとの関係性，すなわちインターフェースを振る舞い

として記述する． 

 

シーケンス図を用いたライダーアシスト制御システムの振る舞いの記述 

Fig. 2.2 のシーケンス図は，コンテクストレベルのユースケース「ライダーアシスト制御」を実

現するための，「ライダーアシスト制御システム」の動作を示す．図中のブロックは，左側よりラ

イダーアシスト制御システム，二輪自動車，ライダー，路面を示している．「opt」で示される枠は，

オプション複合フラグメントと呼ばれ，ある条件を満たした場合にのみ実行される動作を示す． 

ライダーアシスト制御システムの運用シナリオに応じ，「Ref」の枠内の 4 つのサブシーケンスに

分けて示している．4 つのサブシーケンスはそれぞれ，以下のシナリオに基づいている． 

Fig. 2.3 に「直進制動時に外乱を受けたときのライダーアシスト制御」のシーケンス図を示す．

ライダーは，ハンドルを車体前方に向け，車体が傾いていないことを確認した後，制動を開始する．

二輪自動車の車速はタイヤと路面の摩擦によって減速し，車体のピッチ角が増加する．これによっ

て前輪荷重が増加する．路面からの外乱を受けたときには，車体が傾き，タイヤ横力が増加する．

ライダーはハンドルの動きなどで路面から外乱を受けたことを認識し，操舵を行うことで車体を直

進させようとする．ライダーアシスト制御システムは，車体のローリング動作を検知し，ローリン

グ動作抑制の決定を行なう．そしてライダーが二輪自動車を安定化することができないとき，ライ

ダーアシスト制御システムは前輪の操舵をアシストすることで車体を安定化させる． 

Fig. 2.4 に「旋回制動時に外乱を受けたときのライダーアシスト制御」のシーケンス図を示す．

ここでは，ライダーはブレーキをかけた後に車体のローリング動作に気づき，ハンドルを車体の前

方に向けようとする．ここで路面からの外乱を受けたときには，車体がさらに傾き，タイヤ横力が

増加する．ライダーはハンドルの挙動などで路面から外乱を受けたことを認識し，操舵を行なって

車体を直進させようとする．ライダーアシスト制御システムは，車体のローリング動作を検知し，

ローリング動作抑制の決定を行なう．そしてライダーが二輪自動車を安定化することができないと

き，ライダーアシスト制御システムは前輪の操舵をアシストすることで車体を安定化させる．なお，

直進制動時と異なり，旋回制動時には，小石などへの乗り上げだけでなく，滑りやすい路面の通過

することによって，走行安定性が失われる場合がある． 

Fig. 2.5 に，「旋回中に制動を開始したときのライダーアシスト制御」のシーケンス図を示す．ラ

イダーがハンドルを切ったままでブレーキをかけたときには，制動を行うことによってハンドルが

さらに切れ込み，車体の傾きが大きくなって不安定化する．ライダーが旋回をつづけようとする場

合，車体を安定化させるために制動力を緩める必要がある．ライダーが二輪自動車を安定化するこ
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とができないとき，ライダーアシスト制御システムは前輪の操舵をアシストし，車体を安定化させ

る． 

次に，Fig. 2.6 に「後輪の浮き上がりがあるときのライダーアシスト制御」のシーケンス図を示

す．ライダーはハンドルを車体の前方に向け，車体が直立していることを確認した後に，制動を開

始する．タイヤと路面の摩擦によって，二輪自動車の車速が減速する．制動力が過大であるとき，

タイヤ前後力によって，車体のピッチ角も増加する．後輪の浮き上がり現象は，ピッチ角が一定以

上になると発生する．ライダーは，フロントサスペンションストロークや車体挙動の変化から制動

力が過大であることを認識し，前輪ブレーキを調整することで，車体のピッチ角を小さくして後輪

の浮き上がり現象の発生を防ごうとする．ライダーアシスト制御システムは，車体のピッチング動

作を検知して，ピッチング動作抑制の決定を行なう．ライダーがピッチ角の増加を防ぐことができ

ないときには，前輪制動力を減じてライダーの制動をアシストし，車体を安定化させる．ライダー

の意図した減速度を保つためには，後輪に制動トルクを与える必要がある．  

 

2.1.3.  ライダーアシスト制御システムの妥当性確認のためのテストケース 

ユースケース「ライダーアシスト制御」を実現するためのシーケンスより，4 章および 5 章で行

うライダーアシスト制御システムの妥当性確認のための検証項目を考察する． 

Fig. 2.2, Fig. 2.3 より，ライダーが二輪自動車の制動中に外乱を受けたとき，ライダーアシスト制

御システムが車体を安定化させ，前輪の操舵をアシストするテストケースが考えられる．これをテ

ストケース 1 とする． 

次に，Fig. 2.4 より，旋回制動時に外乱を受けたときに前輪の操舵をアシストするテストケース

が考えられる．旋回制動時には，小石への乗り上げなど直進制動時と同様の外乱の他，滑りやすい

路面の通過による路面反力の変化も路面から受ける外乱として考慮する必要がある．したがって，

旋回制動時に，路面から外乱を受ける場合をテストケース 2，滑りやすい路面を通過する場合をテ

ストケース 3 とする． 

また，Fig. 2.5 では，ライダーが操舵トルクを与え続けたままで制動を行うときに，ライダーア

シスト制御システムが車体を安定化させ，前輪の操舵をアシストするテストケースが考えられる．

これをテストケース 4 とする．  

Fig. 2.6 より，ライダーが過大な制動力を与えて後輪の浮き上がり現象が発生するような場合に

は，ライダーアシスト制御システムが後輪の浮き上がり現象を防止し，ブレーキをアシストするテ

ストケースが考えられる．これをテストケース 5 とする． 

以上のテストケースは，次のようにまとめられる． 

 

テストケース 1： 

直進制動時に外乱を受けたとき，ライダーアシスト制御システムが前輪の操舵をアシストし，走行

を安定化させる． 
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テストケース 2： 

旋回制動時に外乱を受けたとき，ライダーアシスト制御システムが前輪の操舵をアシストし，走行

を安定化させる． 

 

テストケース 3： 

旋回制動時に滑りやすい路面を通過したとき，ライダーアシスト制御システムが前輪の操舵をアシ

ストし，走行を安定化させる．  

 

テストケース 4： 

旋回中にライダーが操舵トルクを与え続けたままで制動を行ったとき，ライダーアシスト制御シス

テムが前輪の操舵をアシストし，走行を安定化させる． 

 

テストケース 5： 

直進での急制動時にライダーが過大な制動力を与えて後輪の浮き上がりが起こりそうなとき，ライ

ダーアシスト制御システムがブレーキをアシストし，後輪の浮き上がり現象を防止する． 

 

本論文で取り扱う走行速度域は，1.1.1 節で示した二輪自動車の事故発生時に多い危険認知速度よ

り中低速度を考慮し，16.7 m/s (60 km/h) を基準とする．減速度に関しては，-6 m/s
2以上での制動を

急制動とする．この減速度は，日本国内で大型自動二輪免許の検定時に課される急制動試験（時速

40 km/h 以上より制動を開始し，11m 以内に停止）と同程度である．通常の制動時の減速度として

は，普通自動二輪免許の検定時に課される急制動試験（時速 30 km/h 以上より制動を開始し，8 m

以内に停止）と同程度の-4 m/s
2を基準とする． 

また，文献 [28]には，車速が 8.3 m/s (30 km/h)での直進走行時に操舵軸周りへ外乱が入力された

時のロール角応答特性が示されており，そのロール角の最大値は約 9°である．この結果を参考に，

旋回性同時のロール角として 10°未満程度を考慮する． 

本論文で行う設計と検証のシミュレーションには力学モデルを用いる．このために必要となる力

学モデルの特徴を，シーケンス図をまとめることで明らかにすることができる． 

Fig. 2.3 のシーケンス図より，力学モデルは，タイヤ横力の限界とピッチング動作を再現できる

必要のあることがわかる．タイヤ横力については，実際のタイヤが有するタイヤ横力の非線形特性

を再現することで，その限界を表すことができる．また，サスペンションの伸縮とライダーの前傾

姿勢を考慮することで，ピッチング動作を再現することができる  

Fig. 2.6 のシーケンス図では，後輪の浮き上がりの発生を再現する必要がある．このためには，

サスペンションが伸縮するだけでなく，そのストロークが限界に達した状態を再現する必要がある．

また，タイヤの接地が失われる際の状態についても再現する必要がある． 
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2.1.4.  アナリシスレベル 1での概念設計 

Fig. 2.2 ~ Fig. 2.6 のコンテクストレベルのシーケンス図に示した振る舞いより，コンテクストレ

ベルのユースケースは，Fig. 2.7 の下段に示すように階層的に分解することができる．この図より，

ライダーアシスト制御システムは，二輪自動車の安定化，転倒の判断，後輪の浮き上がりの判断， 

 

 

Fig. 2.7 Hierarchical decomposition of use cases from context level to analysis level 1 
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Fig. 2.8 Sequence diagram for realizing "Sense rolling motion" use case 

 

 

 

Fig. 2.9 Sequence diagram for realizing "Decide to control rolling motion" use case 

 

 

 

 

 

 

 

 

sd [Package] Sense_Rolling_Motion [Sense_Rolling_Motion]

rolling_motion
_sensor_system

Calculate_Roll_Angle_and_Acceleration()

Store_Roll_Motion_Data()

Sense_Roll_Rate()

rear_frame

sd [Package] Decide_to_Control_Rolling_Motion
[Decide_to_Control_Rolling_Motion]

rolling_motion
_sensor_system

Use_Rolling_Motion_Data()

processing
_system

Compare_Data_with_Defined_Overturning_Condition()
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Fig. 2.10 Sequence diagram for realizing "Sense pitching motion" use case 

 

 

 

Fig. 2.11 Sequence diagram for realizing "Decide to control pitching motion" use case 

 

sd [Package] Sense_Pitching_Motion [Sense_Pitching_Motion]

pitching_motion
_sensor_system

Calculate_Pitch_Angle_and_Acceleration()

Store_Pitching_Motion_Data()

Sense_Pitching_Rate()

rear_frame

sd [Package] Decide_to_Control_Pitching_Motion
[Decide_to_Control_Pitching_Motion]

pitching_motion
_sensor_system

Use_Pitching_Motion_Data()

processing
_system

Compare_Data_with_Defined_Rear_Wheel_Lifting_Condition()
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Fig. 2.12 Sequence diagram for realizing "Control motorcycle" use case 
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Fig. 2.13 Hierarchical decomposition of use cases from context level to analysis level 2 
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Fig. 2.14 Requirement diagram 

 

ローリング動作の検知，ピッチング動作の検知を機能として持つことがわかる．これらの機能は，

アナリシスレベル 1 のユースケースとなる． 

Fig. 2.8 のシーケンス図は，アナリシスレベル 1 のユースケース「ローリング動作の検知」を実

現するための，「ローリング動作の検知システム」の動作を示す．ローリング動作の検知システム

は後輪フレームのロールレートを検出し，ロール角とロール角加速度を算出して保持する． 

Fig. 2.9 のシーケンス図は，アナリシスレベル 1 のユースケース「ローリング動作の抑制の決定」

を実現するための，「プロセッシングシステム」と「ローリング動作の検知システム」の動作を示

す．プロセッシングシステムは，ローリング動作の検知システムに保持されたデータを読み出し，

予め定義された転倒の条件と比較する． 

Fig. 2.10 のシーケンス図は，アナリシスレベル 1 のユースケース「ピッチング動作の検知」を実

現するための，「ピッチング動作の検知システム」の動作を示す．ピッチング動作の検知システム

は後輪フレームのピッチレートを検出し，ピッチ角とピッチ角加速度を算出して保持する． 

req [<<Constraints>> Package] Constraints [Req_for_RiderAssistControlSystem]

ライダーアシスト制御
<<Requirement>>

ライダーが操縦する既存の二輪自動車が乾
燥路面からまたは滑りやすい路面からの外
乱を受けた場合，および制動による後輪の
浮き上がり現象が生じた場合に，二輪自動
車を安定化し，ライダーをアシストする．

路面外乱の検知
<<Requirement>>

後輪の浮き上がりの検知
<<Requirement>>

二輪自動車の制御
<<Requirement>>

ライダーの制動のアシスト
<<Requirement>>

ライダーの操舵のアシスト
<<Requirement>>

<<derive>>

ローリング動作の抑制の決定
<<Requirement>>

ライダーの操作に干渉しない
<<Requirement>>

<<derive>>
<<derive>>

<<derive>>

後輪の浮き上がりを防ぐ制御
<<Requirement>>

倒れこみを防ぐ制御
<<Requirement>>

<<derive>>

<<satisfy>>

Front_Steering_Actuator_System

Pitching_Motion_Sensor_System

<<satisfy>>

Rolling_Motion_Sensor_System

<<satisfy>> <<satisfy>>

Processing_System

<<satisfy>><<satisfy>>

Brake_Actuator_System

<<satisfy>>

<<derive>>

ピッチング動作の抑制の決定
<<Requirement>>

<<satisfy>>
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Fig. 2.11 のシーケンス図は，アナリシスレベル 1 のユースケース「ピッチング動作の抑制の決定」

を実現するための，「プロセッシングシステム」と「ピッチング動作の検知システム」の動作を示 

す．プロセッシングシステムは，ピッチング動作の検知システムに保持されたデータを読み出し，

予め定義された後輪の浮き上がりの条件と比較する． 

Fig. 2.12 のシーケンス図は，アナリシスレベル 1 のユースケース「二輪自動車の制御」を実現す

るための，「プロセッシングシステム」，「ローリング動作の検知システム」，「前輪操舵アクチュエ

ータシステム」，「ピッチング動作の検知システム」および「ブレーキアクチュエータシステム」の

動作を示す．ローリング動作が予め定義された安全な範囲を超える場合，前輪操舵アシスト制御が

施される．このとき，プロセッシングシステムは，ローリング動作の検知システムを用いて必要な

前輪操舵アシストトルクを計算する．前輪操舵アクチュエータシステムは前輪操舵アシストトルク

のデータを受け取り，操舵系にトルクを生成する．ピッチング動作が予め定義された安全な範囲を

超える場合には，コンバインドブレーキアシスト制御が施される．このとき，プロセッシングシス

テムは，ピッチング動作の検知システムを用いて必要なブレーキアシストトルクを計算する．ブレ

ーキアクチュエータシステムがブレーキアシストトルクのデータを受け取り，ブレーキシステムに

ブレーキアシストトルクを生成する． 

アナリシスレベル 1 のシーケンス図に記載した各サブシステム間のインターフェースの機能よ

り，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ことができる．Fig. 2.13

に，コンテクストレベルからアナリシスレベル 2 まで階層的に分解したユースケースを示す． 

アナリシスレベル 1 のユースケース「ローリング動作の検知」は，「後輪フレームのロールレー

トを検出」と「ロール角とロール角加速度の計算」，「ローリング動作データの保持」に分解できる．

ユースケース「ローリング動作の抑制の決定」は，「ローリング動作データの使用」および「定義

された転倒の条件との比較」に分解できる．また，ユースケース「ピッチング動作の検知」は「後

輪フレームのピッチレートを検出」と「ピッチ角とピッチ角加速度の計算」，「ピッチング動作デー

タの保持」に分解できる．「ピッチング動作の抑制の決定」は「ピッチング動作データの使用」お

よび「定義された後輪の浮き上がりの条件との比較」に分解できる． 

ユースケース「二輪自動車の制御」は，「倒れこみを防ぐ制御」と「後輪の浮き上がりを防ぐ制

御」に分けられる．こられは「ローリング動作データの使用」，「前輪操舵アシストトルクの計算」，

「前輪操舵アシストトルクデータの読み込み」，「前輪操舵アシストトルクの生成」，「ピッチング動

作データの使用」，「ブレーキアシストトルクの計算」，「ブレーキアシストトルクデータの読み込み」

および「ブレーキアシストトルクの生成」に分解する．以上をまとめ，Fig. 2.14 にシステムの要求

図を示す．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．  

アナリシスレベル 1 の分析では，ライダーアシスト制御システムとして，操舵をアシストするた

めの前輪操舵アシスト制御システムと，後輪の浮き上がりを抑制するためのコンバインドブレーキ

アシスト制御システムの 2 つの制御システムが必要であることがわかった． 
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前輪操舵アシスト制御に関しては，まず 2.2. 節でタイヤ力の非線形特性について考察する．つぎ

に 2.4. 節では前後のサスペンションを含め，車体とライダーのピッチング動作を含む 13 自由度の

ライダー‐二輪自動車の力学モデルを構築する．そして，この力学モデルを用いて，3 章では運動

解析を行う．この解析結果に基づき，4 章で前輪操舵アシスト制御システムの設計・検証を行う． 

コンバインドブレーキアシスト制御の設計については，5 章で行う．まず，後輪の浮き上がりを

再現するために力学モデルの詳細化を行い，試験車輌に基づくパラメータを持ち，サスペンション

ストロークの限界とタイヤの非接地を再現することのできる力学モデルを構築する．そして，実車

での制動試験結果とシミュレーション結果の整合性を確認する．そして実測結果との整合性を確認

した力学モデルを用いて後輪の浮き上がりを予測し，コンバインドブレーキアシスト制御システム

の設計・検証を行う． 
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2.2.  ライダー‐二輪自動車系の非線形状態空間モデルとタイヤ力の非線形特性 

2.2.1.  10の運動学的自由度を持つライダー‐二輪自動車系の非線形状態空間モデル 

Fig. 2.15 に 10 の運動学的自由度を持つライダー‐二輪自動車系の力学モデル [32]を示す．二輪

自動車は，後輪フレーム（ライダーの下体，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 剛体で構成される [29], 

[30]．Fig. 2.15 では，慣性座標系の原点を O とし，後輪フレームの重心 A の地面への垂直投影点に

とる．5 つの剛体の重心を各々，W：ライダーの上体の重心，A：後輪フレームの重心，U：前輪フ 

 

 

(a) Side view 

 

            

(b) Front view 

Fig. 2.15 10 degrees of freedom dynamical model of rider-motorcycle system 
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レームの重心，C：後輪の重心，D：前輪の重心として，各剛体の座標系をそれぞれの基準座標系

にとる．各剛体の質量は各々，mW：ライダーの上体の質量，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：前輪の質量で表わす．また，記号 R は車輪の半径で，Rr：

後輪半径，Rf：前輪半径である．記号 τはトルクを表わし，τfr：ライダーからの操舵トルク，τfc：前

輪操舵アシスト機構が生じる操舵制御トルク，τrr：後輪駆動トルク，τrf：前輪駆動トルクとする． 

ライダー上体はハンドル軸中心から長さ 0.3 m のハンドルバーへ，ばね Kwzおよびダンパ Cwzを介

して結合している [32], [62]．また，ライダーの上体は x 軸まわりに回転ばね Kwxおよびダンパ Cwx

で後輪フレームと結合され [54]，結合点を中心として受動的な運動を行うものとする [32]．ライ

ダー‐二輪自動車系の諸元を Table 2.1 に，ばね定数および減衰係数を Table 2.2 に示す．車両は文

献 [63]を参照した． 

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，ライダーの上体の

リーン角 θwx，後輪回転角 θr，前輪回転角 θfを用い，一般化座標 Q を次のように定義する ． 

 
T

frwx

T

OA

T

OA
ΘRQ   (2. 1) 

ただし，上付きの添え字 T は転置を表す．COAを後輪フレームの座標系 A から慣性座標系 O への回

転行列とするとき，R
．

OA=COAV'OAの関係を有する V'OAを用い，一般化速度 S を 

 
T

frwx

T

OA

T

OA
 ΘVS   (2. 2) 

と定義する．上付のダッシュがない場合には慣性座標系で表されたことを，ダッシュがある場合は

各剛体の基準座標系によって表わされたことを意味する．各剛体の質量行列 M'i，慣性行列 J'i，速

度行列 Λ'Oi，力行列 Γ'Oiをそれぞれ，次のように定義する． 
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ΩJΩN

VMΩF
Γ

Ω

V
Λ

J

IM

 (2. 3) 

ここで，F'Oi は各剛体の力ベクトル，N'Oi は各剛体のトルクベクトルである．各剛体のニュートン

‐オイラー方程式は以下のように表される． 

HH
fHm    (2. 4) 
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Table 2.1 Specification of rider-motorcycle system 

Mass 

[kg] 

mA mU mW mC mD 

164.4 15.5 48.9 19.2 10.9 

Inertia 

[kgm
2
 ] 

I'OAxx I'OUxx I'OWxx I'OCxx I'ODxx 

26.0 1.74 4.75 0.41 0.26 

I'OAyy I'OUyy I'OWyy I'OCyy I'ODyy 

24.7 0.30 0 1.68 0.47 

I'OAzz I'OUzz I'OWzz I'OCzz I'ODzz 

26.3 0.40 4.75 0.41 0.26 

Length 

[m] 

a1 a2 a3 hb - 

0.545 0.523 0.359 0.300 - 

b1 b2 c1 f1 e1 

0.707 0.307 0.050 0.130 0.049 

Rr Rf - - - 

0.312 0.299 - - - 

 

Table 2.2 Specification of spring constants and damping coefficients 

Rotational spring constant 

[Nm/rad] 

Kwx 

350 

Rotational damping 

coefficient [Nms/rad] 

Cwx 

20 

Spring constant 

[N/m] 

Kwz 

172.2 

Damping coefficient 

 [Ns/m] 

Cwz 

26.4 

 

ただし， 
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 (2. 5) 

力行列 f
 Hは，タイヤ力など，各剛体に加わる力とトルクを含む．一般化座標 Q と一般化速度 S の

間には 

SS
S

Q
Q 
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OOAC
  (2. 6) 
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の関係が成り立つ．一般化速度 S と式(2. 5)の速度行列 H より，ケインの部分速度は SH  で求め

られる．質量行列 m
Sと力行列 f

 Sを 
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d

d
  (2. 7) 

とするとき，非線形運動方程式を以下のとおり得ることができる [64]． 

SS
fSm    (2. 8) 

一般化座標 Q および一般化速度 S からなる状態ベクトル x，および後輪制駆動トルク τrr，前輪制

動トルク τrf，前輪操舵トルク τfからなる入力ベクトル u 

   
T

frfrr

T
TT  uSQx   ,  (2. 9) 

を用いて，式(2. 6), (2. 8)より，次の非線形状態方程式を得ることができる． 

 
SSS

EuBxAx   (2. 10) 
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2.2.2.  タイヤ力の非線形特性 

eyを y 軸方向の単位ベクトル，ezを z 軸方向の単位ベクトルとするとき，式(2. 5)の力行列 H
f に

含まれる後輪 C と前輪 D に加わる外力とトルク [29]は，次のように表される． 

 

 

yrfDP

T

ODDPz

T

ODzfOD

yrrCP

T

OCCPz

T

OCzrOC

DPzD

T

ODOD

T

ODOD

CPzC

T

OCOC

T

OCOC

CC

CC

gmCC

gmCC

efReN

efReN

feFF

feFF












~

~  (2. 11) 

ここで，g は重力定数，τzrは後輪のセルフアライニングトルク，τzfは前輪のセルフアライニングト

ルクである．RCP, RDPは，それぞれ後輪と前輪の重心 C, D の座標系で表わした接地点 Pr, Pfの位置
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である．上に記号~のついた行列は，ベクトルの外積演算子を示す．また，fCP, fDPは，それぞれ接

地点 Prと Pfに加わる外力で，式(2. 12)のように示される． 

zDzODxxzDyODxxDxDP

zCzOCxxzCyOCxxCxCP

FDFDF

FDFDF

eef

eef





~

~

  (2. 12) 

ただし，DOCxxと DODxxは，後輪と前輪の基準座標系における x 軸方向の単位ベクトル exを，慣性座

標系 O へそれぞれ座標変換したもので， 

yOz

yOz

xxO
C

C
D

ee

ee










 ~

~

  (2. 13) 

である．ここで下付き添え字*は C または D を表わす．式(2. 12)において，F*xは DO*xx方向に加わ

るタイヤ前後力である．また F*yは，慣性座標系 O の x-y 平面上において，DO*xxと垂直な方向に加

わるタイヤ横力である．F*z は鉛直方向に加わるタイヤの垂直荷重である．タイヤコーナリングフ

ォースは，進行方向
OAOA

VV  を x 軸とする座標系で F*xと F*yの合力を表わしたときの，y 軸方向の

力である． 

4 章ではタイヤ力の非線形特性を考慮するため，二輪自動車のマジックフォーミュラの有する非

線形特性を，双曲線正接関数を利用して近似する．この近似を行うため，スリップ率 ε*によるタイ

ヤ前後力の非線形特性 [63]，およびスリップ角 β*とキャンバ角 θ*xによるタイヤ横力の非線形特性 

[63]をそれぞれ，タイヤ前後力については ε*，タイヤ横力については β*および θ*xを変数とする双曲

線正接関数で表わす．このときのタイヤの前後力 F*xおよび横力 F*yを式(2. 14) ~ (2. 17)に示す． 本

論文ではこのタイヤ力を HT タイヤ力と呼ぶ． 
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  (2. 17) 

ここで，F*xmax , F*ymaxはそれぞれ，路面摩擦係数 μRを係数に持つ F*x , F*yの最大値である．スリッ

プ率 ε*は，それぞれの車輪の座標系でみた車輪接地点周速度 θ
．

#R#と，一般化座標 Q と一般化速度 S

で表わした車輪重心の並進速度
*O

V より， 
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  (2. 18) 

で定義される [65]．ただし，下付き添え字#は f または r を表わし，それぞれ下付き添え字 D, C と

共に用いる．また，前輪のキャンバ角 θDxは， 
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 arctan  (2. 19) 

である．後輪のキャンバ角 θCxは車体のロール角 θxに等しい．スリップ角 β*は，前後輪の接地点 P#

の速度 VOP#を用い，次式で表わすことができる． 
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  (2. 20) 

式(2. 4), (2. 16)において，cx1, cx2，cC1~cC4および cS1~cS4は，近似のために導入したフィッティング

パラメータである．ただし，cC1~cC4については文献 [63]を参考に各々の値を定めた．cx1, cS1および

cS3で双曲線正接関数の最大値を，cx2, cS2および cS4で傾きを決めている． 

文献 [41]では，3 種類のタイヤサイズについてそのマジックフォーミュラのパラメータが示され

ている．その中から，Table 2.1 に示した二輪自動車の諸元に適したタイヤサイズ 120/70, 160/70 を

選定し，それぞれ前・後輪用タイヤに設定した．以後，このタイヤ力を MF タイヤ力と呼ぶ．路面

摩擦係数 μRはタイヤ力の式全体に乗じられる比例係数であるため，μR=1 としてフィッティングパ

ラメータを定めておくことで，異なる路面摩擦係数の場合に対しても対応することができる．シミ

ュレーション上必要な各タイヤの垂直荷重 F*Zは 1500 N 前後であるため，垂直荷重を 1500 N とし

て MF タイヤを算出した．設定した各フィッティングパラメータの値を Table 2.3 に示す． 

Fig. 2.16 に，Table 2.3 のフィッティングパラメータを用いた HT タイヤ力，MF タイヤ力，およ

び線形性を持つと仮定して文献 [32], [33], [66] ~ [67]で用いられたタイヤ力（以下，LC タイヤ力）

の後輪に関する特性をそれぞれ，実線，破線，一点鎖線で示す． Fig. 2.16 (a) ~ (d) は，式(2. 15)に

おいて FCx=0 としたときのタイヤ横力 FCyである．Fig. 2.16 (b), (c) はスリップ角に対するタイヤ横

力，Fig. 2.16 (d), (e) はロール角に対するタイヤの横力である．Fig. 2.16 (e) は，式(2. 15)に示したス

リップ率に対するタイヤの前後力 FCxである． 

Fig. 2.16 (a) に示す MF タイヤ力の前後力は，スリップ率が± 0.1 付近で最大・最小値をとり急峻

に変化するが，HT タイヤ力にはこの変化はない．しかしながら，4 章のシミュレーション結果で

示すとおり，シミュレーション上必要とされるタイヤ前後力は小さく，本論文で扱う条件での制御

系設計には，この誤差による影響は少ないものと考えている． 
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Fig. 2.16 (b), (e) において，スリップ角約 1~3°，かつロール角約 13~15°付近で，LC タイヤ力は

MF タイヤ力に近い値を持っている．これより，LC タイヤ力は，この条件の定常円旋回時において

適切な値をとることがわかる． 

HT タイヤ力は，Fig. 2.16 (d), (e) に示すように，スリップ角-2°から 2°の間で，ロール角によらず

MFタイヤ力と一致する．Fig. 2.16 (b) より，HT とMFタイヤ力の横力は正の領域で一致しており，

スリップ角約 3°以上で．共に垂直荷重 1500 N よりも大きな値をとる．ただし，Fig. 2.16 (c) に示す

とおり，ロール角 30°の場合には，スリップ角約 3°以上で HT タイヤ力が MF タイヤ力よりも 300 N

程度大きな値をとる．表 2 に示すパラメータ cS1, cS3を調整することでこの条件下での精度を向上さ

せることができるが，広い範囲のロール角変化に対応させることは難しい． 

 

 

Table 2.3 Fitting parameters of rear tire and front tire 

 cC1 cC2 cC3 cC4 cx1 cx2 cS1 cS2 cS3 cS4 

Rear Tire (160/70) 60.6 4435 14.6 73.0 25 0.04 16.0 0.63 1.0 1.6 

Front Tire (120/70) 89.3 3481 14.0 -275.1 25 0.04 16.0 0.63 1.0 1.6 
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(a) Lateral force (roll angle: 15deg) 

 

(b) Lateral force (roll angle: 30deg) 

 

 

Fig. 2.16 Characteristics of tire force (pp. 40-42)   
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(c) Lateral force (slip angle:-2deg) 

 

(d) Lateral force (slip angle: 2deg) 

 

 

Fig. 2.16 Characteristics of tire force (pp. 40-42)   
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 (e) Longitudinal force 

 

Fig. 2.16 Characteristics of rear tire force (pp. 40-42) 

 

 

2.3.  定常円旋回時のコーナリング特性 

前節で用いた HT，MF および LC の 3 つのタイヤ力を，それぞれ非線形状態方程式(2. 10)に適用

して，タイヤ力の違いによる定常円旋回時のコーナリング特性を比較する．Fig. 2.17 のようにライ

ダーから一定の前輪操舵トルク τfrを与え，目標後輪回転角速度 θ
．

rtに追従するように PI 制御して後

輪駆動トルク τrrを式 (2. 26) のように与えることで，定常円旋回運動を得る． 

     dtkk
rrtirrrtprrr

   (2. 26) 

PI 制御には，比例ゲイン係数 kpr =2，および積分ゲイン係数 kir =1 を用いた．目標後輪回転角速度

θ
．

rtを車速が 11.1 m/s (40 km/h) となるように設定し，前輪操舵トルク τfr =-6.5 Nm とするとき，路面

摩擦係数 0.8 における定常円旋回中のロール角は 19.7°，路面摩擦係数 0.55 でのロール角は 20.6°と

なる． 

定常円旋回中に前輪のみが路上の突起物を乗り越えるような場合を想定し，前輪操舵トルクへパ

ルス幅 0.4 s，振幅 10 Nm の三角波状インパルス外乱 [68]を加えるシミュレーションを行う．外乱

が加わった後にも，ライダーは一定の前輪操舵トルクを与え続けるものとする．Fig. 2.18，Fig. 2.19 

(a), (b), (c) それぞれに，路面摩擦係数 0.8, 0.55 とした場合のロール角の応答波形と前輪および後輪
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の摩擦円を示す．Fig. 2.18，Fig. 2.19 (b), (c) 中のタイヤ横力 FDy, FDy は負の値をとり，右向きであ

ることを示している． 

Fig. 2.18 (a) に示すように路面摩擦係数 0.8 の場合，ロール角応答にタイヤ力の差による違いはほ

とんどない．Fig. 2.18 (b), (c) に示す前輪および後輪の摩擦円では，HT および MF タイヤ力はほぼ

同じ軌跡を描くが，LC タイヤ力は前後方向成分が小さく，特に後輪ではその差が顕著である．た

だし，この条件下では前後方向成分はもともと小さいため，ロール角などの二輪自動車の挙動には

タイヤ力の違いによる大きな差は現れない． 

次に，路面摩擦係数 0.55 のシミュレーション条件では，Fig. 2.19 (a)での HT と MF タイヤ力を用

いた結果はほぼ一致し，7 s 程度でロール角応答が収束している．一方 LC タイヤ力を用いた場合， 

3 s 程度で収束している．Fig. 2.16 (c) に示したように LC タイヤのタイヤ横力が HT および MF タ

イヤ力よりも大きいため，LC タイヤの収束が早くなったと考えられる．Fig. 2.19 (b), (c) 中の HT

と MF タイヤ力の摩擦円は，概ね同じ軌跡となり，路面摩擦係数 μRの設定値 0.55 を超えている．

これは Fig. 2.16 (b), (c) で示したように，スリップ角約 3°以上では HT と MF タイヤ力のタイヤ横力

の大きさが，垂直荷重の大きさを上回るためである．なお，路面摩擦係数が 0.55 未満のシミュレー

ションでは，HT および MF タイヤ力を用いた場合，外乱入力後共に横転してしまう． 

Fig. 2.18, Fig. 2.19 (b), (c) の摩擦円の前後方向成分は小さく，このタイヤ前後力の換算値は，最大

でも±100 N 程度で，Fig. 2.16 (a) に示した MF タイヤの前後力の最大・最小値に比べて十分に小さ

い．すなわち，スリップ率としてはゼロ近傍を維持していると考えられる．HT タイヤ力は，スリ

ップ率 0.1 付近で MF タイヤ力が最大・最小値をとる領域での誤差が大きいが，本論文で行うシミ

ュレーションや制御系設計には影響しない． 

 

 

 

 

Fig. 2.17 Closed-loop control system for steady-state circular turning 
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(a) Roll angle 

 

 

(b) Tire friction (front) 

 

Fig. 2.18 Cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.80) (pp. 44-45) 
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(c) Tire friction (rear) 

 

Fig. 2.18 Cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.80) (pp. 44-45) 
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(a) Roll angle 

 

(b) Tire friction (front) 

 

Fig. 2.19 Cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.55) (pp. 46-47)  
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(c) Tire friction (rear) 

 

Fig. 2.19 Cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.55) (pp. 46-47) 
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2.4.  車体とライダーのピッチング動作を含むライダー‐二輪自動車系の非線形状態空

間モデルの導出 

2.4.1.  13の運動学的自由度を持つライダー‐二輪自動車系の非線形状態空間モデル 

Fig. 2.20 にサスペンションとライダーのピッチング動作を含む，13 の運動学的自由度を持つライ

ダー‐二輪自動車系の力学モデル [69], [70], [71], [72], [73], [74], [75], [76]を示す．2.2 節と同様に，

二輪自動車は，後輪フレーム（ライダーの下体，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 剛体で構成さ

れる [29], [30]．Fig. 2.20 では，慣性座標系の原点を O とし，後輪フレームの重心 A の地面への垂

直投影点にとる．5 つの剛体の重心を各々，W：ライダーの上体の重心，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：前輪の重心として，各剛体の座標系をそれぞれの基

準座標系にとる．各剛体の質量は各々，mW：ライダーの上体の質量，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：前輪の質量で表わす．また，記号 R は車輪の半

径で，Rr：後輪半径，Rf：前輪半径である．記号 τはトルクを表わし，τfr：ライダーからの操舵トル

ク，τfc：前輪操舵アシスト機構が生じる操舵制御トルク，τrr：後輪駆動トルク，τrf：前輪駆動トル

クとする． 

ライダー上体はハンドル軸中心から長さ 0.3 m のハンドルバーへ，ばね Kwzおよびダンパ Cwzを介

して結合している [32], [62]．また，ライダーの上体は x 軸まわりに回転ばね Kwxおよびダンパ Cwx

で後輪フレームと結合され [54]，結合点を中心として受動的な運動を行うものとする [32]．ライ

ダーの上体は更に y 軸まわりに回転ばね Kwy, ダンパ Cwyで後輪フレームと結合され，ピッチ角の自

由度が与えられる [69]． 

ライダー‐二輪自動車系の諸元を Table 2.4 に，ばね定数および減衰係数を Table 2.5 に示す．車

両は文献 [63]を参照した．ライダー上体の質量 mWおよび慣性モーメント I'OWxx，I'OWyy，I'OWzz は，

文献 [77]を参考にして得た推定値である [71]．身長 1.78 m，体重 72 kg の日本人男性をライダーと

して想定している．回転ばね Kwy, ダンパ Cwyの値については，-4 m/s
2の減速時にライダーの上体が

5 程度の前傾角を持つ状況を想定し，回転ばね Kwxとダンパ Cwx [54]の実数倍をとると仮定してシ

ミュレーション結果より定めている． 

前輪と前輪フレームは，前輪操舵軸と平行設置されているフロントフォークのショックアブソー

バーのばね Kdsおよびダンパ Cdsを介して結合されており，フロントサスペンションは変位 ludを生

じる．リアサスペンションは，マスレスのスイングアームと，ばね Kcsおよびダンパ Ccsからなるシ

ョックアブソーバーによって構成されている．スイングアームは，後輪の重心 C および後輪フレー

ム上の点 J2に，y 軸まわりに回転するピンジョイントで接続される．車体 y 軸まわりに回転するス

イングアームの角度を，車体の x 軸を 0°として右ねじの方向を正にとり，ψ0 + ψと表す．バネが自

然長となるときに，スイングアーム初期角度 ψ0 =-11.9°を定めている．角度 ψは初期値 ψ0を基準と

するスイングアーム角である．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，ライダーの上体のリーン角 θwx，ライダー上体の前傾角 θwy，後輪回転角 θr，前輪回転角 
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(a) Side view 

 

 

           

(b) Front view 

Fig. 2.20 13 degrees of freedom dynamical model of rider-motorcycle system 
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Table 2.4 Specification of rider-motorcycle system 

Mass 

[kg] 

mA mU mW mC mD 

164.4 15.5 48.9 19.2 10.9 

Inertia 

[kgm
2
 ] 

I'OAxx I'OUxx I'OWxx I'OCxx I'ODxx 

26.0 1.74 1.73 0.41 0.26 

I'OAyy I'OUyy I'OWyy I'OCyy I'ODyy 

24.7 0.30 1.67 1.68 0.47 

I'OAzz I'OUzz I'OWzz I'OCzz I'ODzz 

26.3 0.40 0.38 0.41 0.26 

Length 

[m] 

a1 a2 a3 a6 hb 

0.545 0.523 0.417 0.50 0.300 

b1 b2 c1 f1 e1 

0.707 0.307 0.050 0.130 0.049 

Rr Rf - - - 

0.312 0.299 - - - 

 

Table 2.5 Specification of spring constants and damping coefficients 

Rotational spring constant 

[Nm/rad] 

Kwx Kwy Kcs 

350 1050 40000 

Rotational damping 

coefficient [Nms/rad] 

Cwx Cwy Ccs 

20 60 1000 

Spring constant 

[N/m] 

Kwz Kds 

172.2 25000 

Damping coefficient 

 [Ns/m] 

Cwz Cds 

26.4 2000 

 

θf，リアサスペンションのスイングアーム角 ψおよびフロントサスペンションのストローク ludを用

い，一般化座標 Q を次のように定義する ． 

 
T

udfrwywx

T

OA

T

OA
lΘRQ   (2. 27) 

COAを後輪フレームの座標系 A から慣性座標系 O への回転行列とするとき，R
．

OA=COAV'OAの関係を

有する V'OAを用い，一般化速度 S を 

 
T

udfrwywx

T

OA

T

OA
l ΘVS   (2. 28) 
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と定義する．2 章と同様に，各剛体の質量行列 M'i，慣性行列 J'i，速度行列 Λ'Oi，力行列 Γ'Oiをそれ

ぞれ，次のように定義する． 
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 (2. 29) 

ここで，F'Oi は各剛体の力ベクトル，N'Oi は各剛体のトルクベクトルである．各剛体のニュートン

‐オイラー方程式は以下のように表される． 

HH
fHm    (2. 30) 

ただし， 
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 (2. 31) 

本節での力行列 f
 H には，各剛体に加わる力とトルクとして，タイヤ力の他，サスペンションによ

る作用力などが含まれる．タイヤのころがり抵抗係数は 0.015 に設定した．一般化座標 Q と一般化

速度 S の間には 

SS
S

Q
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  (2. 32) 

の関係が成り立つ．一般化速度 S と式(2. 31)の速度行列 H より，ケインの部分速度は SH  で求め

られる．質量行列 m
Sと力行列 f

 Sを 
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とするとき，非線形運動方程式を以下のとおり得ることができる [64]． 

SS
fSm    (2. 34) 
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一般化座標 Q および一般化速度 S からなる状態ベクトル x，および後輪制駆動トルク τrr，前輪制

動トルク τrf，前輪操舵トルク τfからなる入力ベクトル u 

     
T

fcfrrfrr

T

frfrr

T
TT   uSQx   ,  (2. 35) 

を用いて，式(2. 6), (2. 8)より，次の非線形状態方程式を得ることができる． 
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2.4.2.  サスペンションによる作用力 

Fig. 2.21 (a), (b) にそれぞれ，フロントおよびリアサスペンションの構造を示す．Fig. 2.21 (a) 中

の U は前輪フレームの重心，D は前輪の重心を，(b) 中の A は後輪フレームの重心，C は後輪の重

心を表す． 

フロントサスペンションに発生する作用力 FUD は，変位 lud，ショックアブソーバーのばね定数

Kdsおよび減衰係数 Cdsを用いて，次式のように表すことができる． 
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また，作用力 FUDによって発生するトルク τUDは，次式のとおりである． 

UDUDUD
FRτ   (2. 39) 

リアサスペンションでは，スイングアームが角度 ψ回転するとき，後輪の重心 C の位置変位 ΔRAC

および速度 ΔR
．

ACは， 
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6
 sin cos  (2. 41) 

と表すことができる．式(2. 40)，式(2. 41)，ショックアブソーバーのばね定数 Kcs および減衰係数

Ccsを用いて，リアサスペンションに発生する作用力 FACおよびトルク τACが，次式のように得られ

る． 
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(a) Front suspension 

 

 

 

 

(b) Rear suspension 

Fig. 2.21 Front and rear suspensions 
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2.5.  車体とライダーのピッチング動作を含むライダー‐二輪自動車系の非線形状態空

間モデルの妥当性確認 

2.5.1.  コーナリング特性に対するピッチング動作の影響 

2.4. 節で導出したピッチング動作を含む運動の自由度 13 のライダー‐二輪自動車系の力学モデ

ルの定常円旋回時のコーナリング特性について， 2.1 節で導出した運動学的自由度 10 の力学モデ

ルの場合と比較する．Fig. 1.3 の閉ループ制御系を用い，目標車速 16.7 m/s (60 km/h)，前輪操舵トル

ク τfr =-4.5 Nm，路面摩擦係数を 0.8 に設定し，シミュレーションを行った．2.1 節と同様に，定常

円旋回中に前輪のみが路上の突起物を乗り越えるような場合を想定し，前輪操舵トルクへパルス幅

0.4 s，振幅 10 Nm の三角波状インパルス外乱 [68]を加えるシミュレーションを行う．外乱が加わっ

た後にも，ライダーは一定の前輪操舵トルクを与え続けるものとする． 

Fig. 2.23, Fig. 2.24 (a), (b), (c) , (d) それぞれに，路面摩擦係数 0.8, 0.55 とした場合のロール角，ピ

ッチ角の応答波形と前輪および後輪の摩擦円を示す．Fig. 2.23, Fig. 2.24 (c), (d) 中のタイヤ横力 FDy, 

FDy は負の値をとり，右向きであることを示している．実線は 13 自由度の力学モデルに HT タイヤ

力を用いた場合，一点鎖線は運動学的自由度 13 の力学モデルに MF タイヤ力を用いた場合の結果

を示す．破線は運動学的自由度 10の力学モデルに HTタイヤ力を用いた場合の結果である．Fig. 2.23 

(a), Fig. 2.24 (a) より，運動学的自由度 13 の力学モデルでは，自由度 10 の力学モデルに比べ，同じ

大きさの操舵トルクに対する定常円旋回時のロール角の大きさが約 0.5°小さくなっている．Fig. 

2.23 (b), Fig. 2.24 (b) より，運動学的自由度 13 の力学モデルでインパルス外乱入力時のピッチ角の

振幅が，自由度 10 の力学モデルの場合よりも大きくなっていることがわかる．自由度 10 の力学モ

デルでみられるピッチ角の変動は，サスペンションがないため，タイヤのばね・ダンパのみによっ

て生じている．運動学的自由度 13 の力学モデルでは定常円旋回時のピッチ角が 0.7°小さい．結果

として走行時のキャスター角がわずかに大きくなるため，同じ操舵トルクで得られるロール角が小

さくなっていると考えられる．Fig. 2.23, Fig. 2.24 (c), (d) では，同じモデルの HT タイヤ力と MF タ

イヤ力はほぼ一致している．しかしながら，サスペンションを追加することで，ピッチ角振幅の違

いが生じて前・後輪の荷重配分が変化するようになったため， 2 つの力学モデルの前後方向に発生

するタイヤ力は異なっている． 

 

 

Fig. 2.22 Closed-loop control system for steady-state circular turning 
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(a) Roll angle 

 

 

(b) Pitch angle 

 

Fig. 2.23 Effect of pitching motion for cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.80) 

(pp. 55-56) 
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(c) Tire friction (front) 

 

 

(c) Tire friction (rear) 

 

Fig. 2.23 Effect of pitching motion for cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.80) 

(pp. 55-56) 
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(a) Roll angle 

 

(b) Pitch angle 

 

Fig. 2.24 Effect of pitching motion for cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.55) 

(pp. 57-58) 
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(c) Tire friction (front) 

 

 

(c) Tire friction (rear) 

 

Fig. 2.24 Effect of pitching motion for cornering characteristics in steady-state circular turning (μR = 0.55) 

(pp. 57-58) 
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2.5.2.  操舵軸周りの外乱に対する力学モデルの妥当性確認 

文献 [28]では，一定の車速 8.3 m/s (30 km/h)の直進走行時において，操舵軸周りに 10 Nm のイン

パルス状外乱トルク [68]を与えたときのロール角応答の実測結果が示されている．2.4. 節で構築し

た非線形力学モデルのロール応答性を確認するため，Fig. 2.25 にシミュレーション結果と文献 [28]

の実車走行試験結果を示す． 

Fig. 2.25 の実線は文献 [28]の実車走行試験結果，破線はシミュレーション結果である．シミュレ

ーションでは，1.1° (0.02 rad) のロール角を持たせ，インパルス外乱入力時の車体の傾きを実測結

果と一致させている．Fig. 2.25 では，1 s 付近でインパルス外乱が入力された後，1.8 s 付近でロー

ル角が最大値 8.6°（0.15 rad）に達しており，2.5 s 付近までシミュレーションと実測結果が整合し

ていることがわかる． 

 

 

 

Fig. 2.25 Simulation and measurement results for impulsive disturbance 
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2.5.3.  制動時のピッチング動作 

本項では，車速 27.8 m/s (100 km/h)の直進走行状態より制動を開始する場合を想定したシミュレ

ーションを行い，サスペンションの動作を確認する．制動時には Fig. 2.26 に示すとおり，後輪回転

角速度 θ
．

rがその目標回転角速度 θ
．

rtに追従するように PID 制御を施し，前後の比率を固定して前輪

制動トルク τrfおよび後輪制動トルク τrrを与える．後輪制動トルク τrrは，次式のように求められる． 

     
dt

θθd
kdtθθkk rrt

drrrtirrrtprrr


 

     (2. 44) 

PID 制御には，比例ゲイン係数 kpr = 20，および積分ゲイン係数 kir = 10，微分ゲイン係数 kdr = 1 を用

いた．減速度を ade = -4 m/s
2，前後輪制動トルクの前後比を 4:1 [78]に設定し，乾燥した路面上での

制動を想定して路面摩擦係数を 0.8 としている． 

Fig. 2.27 に，運動学的自由度 13 の力学モデルを用い，車速が 5 m/s に到達するまでの結果につい

て示す．実線は HT タイヤ力を用いた場合を，一点鎖線は MF タイヤ力を用いた場合の結果を表す．

Fig. 2.27 (a), (b), (c), (d) はそれぞれ，車速，ライダーの前傾姿勢，フロントサスペンションストロ

ーク，リアサスペンションのスイングアーム角である．Fig. 2.27 (a), (b) より，1 s より減速を開始

した後，2 s 以降はライダーの前傾角が約 5°で一定になっていることがわかる．Fig. 2.27 (c), (d) で

は，フロントサスペンションが約0.04 m短くなり，スイングアーム角は1.5°程度小さくなっている．

前輪フレームの位置が低くなり，スイングアーム支点の位置は高くなるため，車体にピッチ角が発

生する．また，HT タイヤ力を用いた場合と MF タイヤ力を用いた場合の結果は，一致している． 

Fig. 2.28(a), (b), (c) にそれぞれ，このときの前輪垂直荷重，後輪垂直荷重，ピッチ角を，運動学

的自由度 10 の力学モデルと比較して示す．実線の HT タイヤ力，一点鎖線の MF タイヤ力に加え，

鎖線は 10 自由度の力学モデルに HT タイヤ力を用いた場合を表す．Fig. 2.28(a), (b) より，制動時の

前輪垂直荷重は，一定速度での走行時よりも 500 N程度増加する．サスペンションを考慮する場合，  

 

 

Fig. 2.26 Closed loop control system for constant deceleration 
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(a) Speed 

 

(b) Rider’s pitch angle 

 

Fig. 2.27 Rider’s pitching motion and suspension stroke of the motorcycle during braking (μR = 0.8)  

(pp. 61-62) 
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(c) Front suspension stroke 

 

(d) Rear suspension swing arm angle 

 

Fig. 2.27 Rider’s pitching motion and suspension stroke of the motorcycle during braking (μR = 0.8)      

(pp. 61-62) 
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(a) Front tire vertical force 

 

(b) Rear tire vertical force 

 

Fig. 2.28 Effect of pitching motion for motorcycle attitude during braking (μR = 0.8) (pp. 63-64) 
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(c) Pitch angle 

 

Fig. 2.28 Effect of pitching motion for motorcycle attitude during braking (μR = 0.8) (pp. 63-64) 

 

考慮しない場合に比べ，制動中の前輪垂直荷重は更に 40 N 増加し，荷重がより前方へかかってい

ることがわかる．Fig. 2.28 (c) より，制動によるピッチ角の変動は，サスペンションを考慮しない

場合は 0.3°であるのに対し，サスペンションを考慮することで 2.3°になっていることがわかる． 

 

2.5.4.  旋回中の制動 

本項では，車速 19.4 m/s (70 km/h)の定常円旋回時の状態より，前輪にのみ制動トルクを与えるシ

ミュレーションを行い，制動力によって車体の挙動が異なることを確認する．操舵トルクは，定常

円旋回中にのみ-2 Nm を与える．Fig. 2.29 に，旋回制動時のシミュレーション結果を示す．Fig. 2.29 

(a), (b), (c) はそれぞれ，前輪制動トルク，操舵角，ロール角である．前輪制動トルクはそれぞれ，

細い実線：-150 Nm，太い点線：-100 Nm，細い一点鎖線：-75 Nm，細い破線：-65Nm，太い一点鎖

線：-50 Nm，太い実線：-25 Nm の場合である．Fig. 2.29 (a) に示したとおり，前輪制動トルクは，

いずれもシミュレーション開始より 1 s 後に入力を開始し， 1.2 s のとき設定値に達する．Fig. 2.29 

(b) より，前輪制動トルクが小さいときには操舵角が 0°に近づき，前輪制動トルクが大きなときに

は操舵角が大きくなっていることがわかる．これは，1.2.2 項で述べたとおり，制動力が大きくなる

ことで，操舵角を大きくする方向へ操舵軸周りの回転トルクが発生したためであると考えられる．

この結果，Fig. 2.29 (c) では，前輪制動トルクの大きさが 75 Nm よりも小さい時には制動開始後の 
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(a) Front brake torque 

 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 2.29 Simulation results when braking during braking. (pp. 65-66) 
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Fig. 2.29 Simulation results when braking during braking. (pp. 65-66) 

 

ロール角が減少し，前輪制動トルクの大きさが 100 Nm 以上ではロール角が増加していることがわ

かる．なお，前輪制動トルクが-100 Nm のときの減速度は，約-1.3 m/s
2である． 

 

2.6.  まとめ 

本章では，制動時におけるライダーアシスト制御システムの機能分析に基づく概念設計を行い，

検証項目を明確にした．システムモデルの記述方法の一つである SysML (Systems Modeling 

Language)を用いて，設計対象とするシステムの機能分析を行い，ライダーアシスト制御システムが，

制動時にライダーの操舵をアシストするための「前輪操舵アシスト制御」と，急制動時にライダー

のブレーキをアシストするための「コンバインドブレーキアシスト制御」の 2 つの制御機能を備え

る必要のあることを明らかにした．また，この分析によって，前輪操舵アシスト制御システムの設

計に用いる力学モデルには，タイヤ力および制動時のピッチング動作を再現する必要のあることが

わかった．さらに，コンバインドブレーキアシスト制御システムの設計に用いる力学モデルでは，

サスペンションモデルの詳細化とタイヤの非接地の再現を必要とすることが明らかになった． 

次に，前輪操舵アシスト制御システムの設計に用いる力学モデルの構築を行った．力学モデルで

再現するべき挙動の内，タイヤ力に関しては，マジックフォーミュラの有するタイヤコーナリング

フォースの非線形特性を，双曲線正接関数を用いた近似で表した．そして，3 つの異なるタイヤモ
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デルを用いたときのコーナリング特性について確認を行った．さらに，制動時ピッチング動作を再

現するため，ライダーの前傾姿勢，フロントサスペンションのストロークおよびリアサスペンショ

ンのスイングアーム角を運動学的自由度に含めた．各剛体間に働くサスペンションの作用力を導出

し，その上でライダー‐二輪自動車系を構築した．シミュレーションを用いてサスペンションを含

まない力学モデルとの比較を行い，以下の結論を得た． 

(1) 定常円旋回時のコーナリング特性について 2 つの力学モデルを比較した．ピッチング動作をモ

デルに含めた場合には，ピッチング動作が起こった場合の前後方向のタイヤ力が，より大きく

なることがわかった． 

(2) 減速度を一定とする制動時のシミュレーションでは，ピッチング動作を含む力学モデルのピッ

チ角および前輪垂直荷重が大きくなることを示した． 
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3.  二輪自動車の制動時における運動解析 

序論では，直進走行時の二輪自動車が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 [34]を持つことを述べた．キャプサイズモードは，固有値が実数の非振動的なロール

運動である．ウィーブモードは複素固有値に対応し，固有振動数が車速によって 1 Hz から 4 Hz ま

で変化する，車体のヨー運動とロール運動および横滑りが連成した振動モードである．ウォブルモ

ードも振動モードであり，主に操舵系に発生する．ウォブルモードの固有振動数は車速によって 6 

Hz から 10 Hz まで変化し，車速の上昇によって不安定化する [79]．さらにライダー上体のロール

軸まわりの運動を考慮することにより，ライダー上体の振動モードが固有振動数 1 Hz 付近に表れ

る [32]． 

前章で構築した，制動時のピッチング動作を含むライダー‐二輪自動車系の非線形モデルを用い，

本章では制動時における安定性を解析する．3.1. 節では，減速度を一定とした制動時の状態を平衡

点とし，その近傍で線形化状態空間モデルを得る．次に 3.2. 節では，線形化した力学モデルに固有

値解析を施し，減速によってモード分離後の振動モードがどのように変化するかを示す．3.3. 節で

は，操舵による力学系の周波数応答をロール角，ロールレートおよび操舵角について示し，周波数

応答解析を行なって制御系設計に必要な低次元化モデルを導出する． 

 

3.1.  減速度一定の準定常状態を平衡点とする線形化状態空間モデル 

前輪操舵アシスト制御系設計のための線形化状態空間モデルを導出する．前節で導出したライダ

ー‐二輪自動車系の非線形力学モデルを用い，一般化座標の平衡点 Q0，および一般化速度の平衡

点 S0を数値的に求める．シミュレーションでは，Fig. 3.1 (a)に示すとおり後輪回転角速度 θ
．

rがその

目標回転角速度 θ
．

rtに追従するように PID 制御を施し，前後の比率を固定して前輪制動トルク τrfお

よび後輪制動トルク τrrを与える．後輪制動トルク τrrは，次式のように求められる． 

     
dt

θθd
kdtθθkk rrt

drrrtirrrtprrr


 

     (3. 1) 

PID 制御には，比例ゲイン係数 kpr = 20，および積分ゲイン係数 kir = 10，微分ゲイン係数 kdr = 1 を

用いた．減速度を ade = -4 m/s
2および-6 m/s

2，前後輪制動トルクの前後比を 4:1 [78]に設定し，乾燥

した路面上での制動を想定して路面摩擦係数を 0.8 としている．Fig. 3.1 (b) のように，直進時に車

速 37.5 m/s (135 km/h) から 10 m/s以下になるまで減速度一定で制動するシミュレーションにおいて，

車速が 11.1 m/s (40 km/h)，16.7 m/s (60 km/h)，22.2 m/s (80 km/h)，27.8 m/s (100 km/h)および 33.3 m/s 

(120 km/h)となる状態を平衡点とする． 

シミュレーションで数値的に得られた平衡点Q0および S0近傍での一般化座標Q と一般化速度 S

は，それぞれの微小変化分 ΔQ と ΔS を用い，次のように表される． 

QQQ 
0  (3. 2) 
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SSS 
0

  (3. 3) 

微小変化分の 2 次の項が無視できるとき，式(2.6)に(3. 2)，(3. 3)を代入すると，式(3. 2)を線形化さ

せたときの微小変化分を，次のように得ることができる． 

S
S

Q
QS

S

Q

Q
Q 

























00

0


  (3. 4)  

質量行列 m
S，および力行列 f

 Sは，平衡点のまわりで m
S 
=m

S
0 +Δm

S
, f

 S 
=f

 S
0 +Δf

 Sと表せる．これ

らを用い，非線形運動方程式(2.10)を次のように線形化できる． 

SS
fSm  

0
 (3. 5) 

ただし， 

u
u

f
S

S

f
Q

Q

f
f 
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である．式(3. 5)の力行列 f
 Sに含まれる HT タイヤ力は，下付きの添え字 0 を用いて示す平衡点，ス

リップ率 ε*0，キャンバ角 θ*x0およびスリップ角 β*0のまわりで，以下のように線形化することがで

きる．微小変化分を Δ で表わすと，式(2. 20)~(2. 23)より線形化後の HT タイヤ力は 
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(a) Target speed of the rider-motorcycle system at deceleration -ade = -4 m/s
2
 

 

 

(b) Closed loop control system 

Fig. 3.1 Closed-loop control system for quasi-steady state straight running 

 

となる．スリップ率，前輪キャンバ角およびスリップ角の微小変化分 Δε*, Δθ*x, Δβ*は，それぞれ式

(2. 24) ~ (2. 26)より求めることができる．HT タイヤ力の微小変化分 ΔF*x , ΔF*yは，式(3. 6), (3. 7)よ

り定数項を除くことで得られる． 

状態ベクトルの微小変化分 Δx と入力ベクトルの微小変化分 Δu を， 

 

   
T

fcfrrfrr

T

frfrr

T
TT

 



u

SQx  ,
 (3. 8) 

と定義すると，式(3. 1) ~ (3. 5)を用いることで，線形化状態空間モデルを以下のように導くことが

できる．  

uBxAx 
ll

  (3. 9) 

ここで，Al, Blは，次式で表される． 
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 (3. 10) 

 

3.2.  減速度一定の準定常状態での固有値解析 

制御系設計に用いる低次元化モデルを導出するため，線形化モデル式(3. 5)のシステム行列 Alを

対角正準形に変換し，モード分離を行う [32], [80]．(3. 10)のシステム行列 Alの固有値を，固有値行

列 ΛEVを用いて，次のように定める． 

1
EVEVEVl

TΛTA  (3. 11) 

ただし，TEVは固有ベクトルからなる行列である．このとき，式(3. 5)の線形化モデルは次のように

書きなおすことができる． 

uBxTΛTx  

lEVEVEV

1  (3. 12) 

ここで，次式のように座標系の変換を行う． 

  xTx 
EV


 (3. 13) 

このとき，変換後の座標系を用い，運動方程式は次のように書き直すことができる． 

uBxΛx 
lEV

ˆ  (3. 14) 

ただし， 

lEVl
BTB  1ˆ  (3. 15) 

uBxTTΛTxT  

lEVEVEVEVEV

1  

各固有値に対応する固有ベクトルを座標系にとった基準座標は，ただひとつの振動数をもつ系の

振動に対応しており，これらの個々の振動は振動の基準モードと呼ばれる．それぞれの基準座標の

振動においては，振動の相対的な振幅は行列 TEVの要素 Tijによって決定される．たとえば２つの要

素 Tij, Tikの符号が互いに逆であれば，それらの要素は丁度 π[rad]だけ位相がずれている [81]． 

急制動に近い制動を想定し，減速度 ade =-6 m/s
2，-4 m/s

2および 0 m/s
2とする．制動中に車速が 11.1 

m/s (40 km/h)，16.7 m/s (60 km/h)，22.2 m/s (80 km/h)，27.8 m/s (100 km/h)および 33.3 m/s (120 km/h) と
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なる 5 つの状態を平衡点とする．これら 5 つの平衡点周りで線形化したモデルそれぞれについて，

8 つの 0 固有値を除くモード分離後の各モードの固有値を Table 3.1 ~ Table 3.3 に示す．減速度が ade 

= 0 m/s
2
, -3 m/s

2
, -4 m/s

2，-5 m/s
2および-6 m/s

2のとき，車速 16.7 m/sでの各モードの固有値を Table 3.4，

Fig. 3.2 に示す．また，Fig. 3.3 ~ Fig. 3.14 に，減速度 ade =-4 m/s
2，車速 16.7 m/s の状態を平衡点とし

て線形化したモデルより得られた固有値に対応する固有ベクトルを示す． 

 

・実固有値 α1, α2：キャプサイズモード 

Fig. 3.3，Fig. 3.4 にそれぞれ，実固有値 α1および α2に対応する固有ベクトルを示す．実固有値 α1, 

α2は，対応する固有ベクトルのロールレート θ
．

xの成分が-0.76, 0.66 と最も大きいことから，非振動

的なロール運動であるキャプサイズモードの固有値であると考えられる． 

実固有値 α1に対応する固有ベクトルでは，ロールレート θ
．

xに次いで大きいのは，横方向の速度 y
．

の成分-0.48 で，ロールレートの 2/3 程度の大きさである．このため実固有値 α1はボディキャプサ

イズモード [20]の固有値であると考えられる．他方，実固有値 α2 に対応する固有ベクトルは，操

舵角速度 δ
．
の成分が-0.58 とロールレート θ

．
xに近い大きさを持つ．これより実固有値 α2はステアリ

ングキャプサイズモード [20]の固有値だと考えられる．これら 2 つの符号は逆であるので，操舵角

が増加してハンドルが左方向に切れるときには，ロールレートは負の方向へ増加し，車体が左側へ

傾こうとすることを意味する．また，Table 3.1 ~ Table 3.3 より，これら 2 つの固有値は，速度が減

少すると小さくなることがわかる．Table 3.4 より，減速度が大きくなるに従って，実固有値 α1は値

が小さくなり，実固有値 α2は逆に大きくなることがわかる． 

 

・実固有値 α3 ~ α6 

Fig. 3.5~Fig. 3.8 にそれぞれ，実固有値 α3, α4, α5および α6に対応する固有ベクトルを示す．Fig. 3.5

より，実固有値 α3に対応する固有ベクトルの成分は，ライダーの上体のリーン角速度 θ
．

wx：-0.66，

ロールレート θ
．

x：0.47，ライダーの上体の前傾角 θ
．

wy：0.41 である．従って実固有値 α3は，ライダ

ーの上体のリーン角 θ
．

wx への寄与が大きな非振動モードの固有値である．ライダーの上体のリーン

角が減少して右に傾くとき，車体のロール角は左方向に傾く．また，Fig. 3.6，Fig. 3.7 より，実固

有値 α4, α5に対応する 2 つの固有ベクトルはいずれも，フロントサスペンションのストローク速度

l
．
udが支配的な成分となっている．Fig. 3.8 より，実固有値 α6は後輪回転速度 θ

．
rとスイングアーム角

速度 ψ
．
の連成モードであることがわかる．これら 2 つの成分の符号は逆なので，加速時など後輪の

回転が増す場合，スイングアームはタイヤを路面に押し付けようとする方向へ動くことを意味する．

Table 3.1 ~ Table 3.4 より，実固有値 α3, α4, α5, α6の速度および減速度への依存性が，キャプサイズモ

ードの固有値 α1, α2に比べ，非常に小さいことがわかる． 
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・複素固有値 β1：ウィーブモード 

Fig. 3.9 に，複素固有値 β1に対応する固有ベクトルを示す．Fig. 3.9 より，複素固有値 β1は，ロー

ルレート θ
．

x，横方向の速度 y
．
およびヨーレート θ

．
zの連成した，ウィーブモードの固有値であること

がわかる．減速度 ade =-4 m/s
2，車速 16.7 m/s のときの固有振動数は 1.8 Hz であるが，車速が増す

と固有振動数が高くなる．ロールレート θ
．

xに比べ，横方向の速度 y
．
は 191°，ヨーレート θ

．
zは 103°

の位相の遅れがある．速度 y
．
は実軸に近く，ロールレート θ

．
xのほぼ逆位相であるため，横方向の車

両が右に傾くとき，車体の重心位置が右方向に移動しようとすることを意味すると考えられる．

Table 3.1 ~ Table 3.3 より，低速度で安定性と固有振動数が低下することがわかる．また，Table 3.4

では，制動による減速度の増大による安定性の低下がみられる． 

 

・複素固有値 β2：ウォブルモード 

Fig. 3.10 に，複素固有値 β2に対応する固有ベクトルを示す．Fig. 3.10 より，複素固有値 β2は，対

応する固有ベクトルの操舵角速度 δ
．
の成分が0.875と最も大きな，ウォブルモードの固有値である．

このモードは，操舵軸周りの振動を意味する．また，相対的な大きさは小さいが，ピッチレート θ
．

y

の成分を持つ．Fig. 3.10 に示した条件での固有振動数は，6.0 Hz である．Table 3.1 ~ Table 3.4 より，

速度と減速度によって，複素固有値 β2の実部は異なる値を取ることがわかる． 

 

・複素固有値 β4 

Fig. 3.11 に，複素固有値 β4に対応する固有ベクトルを示す．Fig. 3.11 より，複素固有値 β4は，操

舵角速度 δ
．
，ライダー上体の前傾角速度 θ

．
wy，ピッチレート θ

．
y，後輪回転速度 θ

．
rおよび前輪回転速

度 θ
．

fの連成した振動モードであることがわかる．操舵角速度 δ
．
に比べ，ライダーの上体の前傾角 θ

．
wy

は 252°，ピッチレート θ
．

yは 75°，後輪回転速度 θ
．

rは 263°，前輪回転速度 θ
．

fは 255°の位相の遅れが

ある．操舵角速度 δ
．
以外の成分は，全て車体 y 軸周りの回転速度である．車両のピッチレートが，

前後輪の回転速度 θ
．

fおよび θ
．

rとほぼ逆位相であることから，加速時には車体前方が相対的に高くな

り，減速時には車体前方が相対的に低くなることを意味すると考えられる．また，制動時における

車体 y 軸周りの回転速度と操舵角速度 δ
．
は，互いに何らかの影響を及ぼしていることを示唆してい

る． 

複素固有値 β4の固有振動数は，Fig. 3.11 に示した条件で 8.3 Hz と，6 つの振動モードの中で最も

高い．ウィーブモード β1，ウォブルモード β2 に比べ，速度および減速度による固有値の変化は小

さい． 

 

・複素固有値 β5 

Fig. 3.12 に，複素固有値 β5に対応する固有ベクトルを示す．Fig. 3.12 より，複素固有値 β5に対応

する固有ベクトルは，上下方向の速度 z
．
，フロントサスペンションのストローク速度 l

．
ud，リアサス

ペンションのスイングアーム角速度 ψ
．
の成分が大きいことがわかる．フロントサスペンションのス
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トローク速度 l
．
udに比べ，上下方向の速度 z

．
は 67°，スイングアーム角速度 ψ

．
は 170°の位相の遅れが

ある．フロントサスペンションが伸びる方向に変化するとき，スイングアーム角も負の方向に増加

し，どちらのサスペンションもタイヤを路面に押し付けようとする．ピッチ角，ピッチレートの成

分は含まれていないことからも，β5は，車体の上下運動に関する振動モードの固有値であると考え

られる． 

 

・複素固有値 β3, β6 

Fig. 3.13，Fig. 3.14 にそれぞれ，複素固有値 β3および β6に対応する固有ベクトルを示す．両図と

も，ライダーの上体のリーン角速度 θ
．

wx の成分が最も大きく，これらのモードはライダーのリーン

運動に関する振動モードであると考えられる．複素固有値 β3と β6に対応する固有ベクトルの各成

分は，最も大きなもので 8%の違いしかない．また，Table 3.1 ~ Table 3.4 に示した固有値についても，

それぞれの条件で，実部，虚部ともに同程度の大きさである．このため，この 2 つのモードを区別

することは難しい． 
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Table 3.1 Eigenvalues of linearized model in quasi-steady state straight running, ade = -6 m/s
2
 

 
11.1 m/s 

(40 km/h) 

16.7 m/s 

(60 km/h) 

22.2 m/s 

(80 km/h) 

27.8 m/s 

(100 km/h) 

33.3 m/s 

(120 km/h) 

α1 -4.19 -4.41 -2.56 -1.89 -1.51 

α2 -23.3 -16.4 -17.2 -18.8 -20.3 

α3 -6.15 -3.99 -4.73 -5.10 -5.51 

α4 -12.2 -12.1 -12.1 -12.1 -12.1 

α5 -267 -267 -266 -266 -266 

α6 -715 -716 -716 -717 -718 

β1  0.25 ± 8.35 j -0.72 ± 11.4 j -0.73 ± 13.5 j -0.80 ± 14.6 j -1.07 ± 15.4 j 

β2 -43.2 ± 15.7 j -25.3 ± 38.4 j -15.1 ± 39.0 j -10.6 ± 38.0 j -7.15 ± 37.6 j 

β3 -1.26 ± 3.82 j -1.06 ± 3.96 j -0.90 ± 3.98 j -0.78 ± 4.01 j -0.69 ± 4.04 j 

β4 -7.74 ± 49.2 j -9.72 ± 51.4 j -10.7 ± 56.6 j -9.06 ± 60.7 j -7.71 ± 63.5 j 

β5 -1.67 ± 30.6 j -1.64 ± 30.6 j -1.61 ± 30.7 j -1.65 ± 30.8 j -1.85 ± 30.9 j 

β6 -1.10 ± 4.72 j -1.47 ± 4.59 j -1.61 ± 4.73 j -1.66 ± 4.86 j -1.70 ± 4.97 j 

 

 

 

Table 3.2 Eigenvalues of linearized model in quasi-steady state straight running, ade = -4 m/s
2
 

 
11.1 m/s 

(40 km/h) 

16.7 m/s 

(60 km/h) 

22.2 m/s 

(80 km/h) 

27.8 m/s 

(100 km/h) 

33.3 m/s 

(120 km/h) 

α1 -4.18 -2.83 -1.82 -1.35 -1.09 

α2 -30.6 -18.9 -18.6 -19.6 -20.8 

α3 -4.82 -4.39 -4.69 -5.03 -5.40 

α4 -12.3 -12.2 -12.2 -12.2 -12.2 

α5 -265 -265 -264 -264 -264 

α6 -713 -714 -714 -715 -716 

β1 -0.55 ± 8.13 j -1.54 ± 11.7 j -1.34 ± 14.2 j -1.20 ± 15.6 j -1.32 ± 16.5 j 

β2 -36.9 ± 22.4 j -22.4 ± 37.8 j -14.1 ± 38.3 j -9.86 ± 37.7 j -6.46 ± 37.3 j 

β3 -1.41 ± 3.70 j -1.26 ± 4.08 j -1.00 ± 4.10 j -0.87 ± 4.12 j -0.78 ± 4.16 j 

β4 -7.88 ± 49.6 j -9.54 ± 52.0 j -9.72 ± 56.4 j -8.44 ± 59.8 j -7.51 ± 62.2 j 

β5 -1.69 ± 30.6 j -1.64 ± 30.6 j -1.59 ± 30.6 j -1.62 ± 30.8 j -1.86 ± 31.0 j 

β6 -0.96 ± 4.66 j -1.31 ± 4.45 j -1.52 ± 4.64 j -1.56 ± 4.78 j -1.58 ± 4.91 j 
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Table 3.3 Eigenvalues of linearized model in quasi-steady state straight running, ade = 0 m/s
2
 

 
11.1 m/s 

(40 km/h) 

16.7 m/s 

(60 km/h) 

22.2 m/s 

(80 km/h) 

27.8 m/s 

(100 km/h) 

33.3 m/s 

(120 km/h) 

α1 -1.27 -0.49 -0.30 -0.22 -0.17 

α2 -35.7 -22.7 -20.5 -20.5 -21.0 

α3 -4.12 -4.31 -4.55 -4.82 -5.11 

α4 -12.4 -12.4 -12.4 -12.4 -12.4 

α5 -261 -261 -261 -260 -260 

α6 -710 -710 -711 -712 -713 

β1 -2.17 ± 7.72 j -3.21 ± 12.1 j -2.66 ± 15.1 j -2.15 ± 17.0 j -1.98 ± 18.2 j 

β2 -28.4 ± 28.6 j -17.3 ± 35.7 j -11.4 ± 36.4 j -7.66 ± 36.2 j -4.08 ± 35.9 j 

β3 -0.82 ± 4.44 j -1.04 ± 4.42 j -1.05 ± 4.38 j -0.98 ± 4.38 j -0.91 ± 4.43 j 

β4 -7.96 ± 50.4 j -8.62 ± 52.5 j -8.32 ± 55.1 j -7.90 ± 57.2 j -7.86 ± 59.1 j 

β5 -1.75 ± 30.5 j -1.65 ± 30.5 j -1.55 ± 30.6 j -1.57 ± 30.9 j -2.04 ± 31.1 j 

β6 -1.92 ± 3.69 j -1.63 ± 4.22 j -1.48 ± 4.45 j -1.44 ± 4.62 j -1.40 ± 4.76 j 

 

 

 

Table 3.4 Eigenvalues of linearized model in quasi-steady state straight running, at 16.7 m/s 

 0 m/s
2
 -3 m/s

2
 -4 m/s

2
 -5 m/s

2
 -6 m/s

2
 

α1 -0.49 -2.23 -2.83 -3.39 -4.41 
α2 -22.7 -19.9 -18.9 -17.7 -16.4 
α3 -4.31 -4.38 -4.39 -4.41 -3.99 
α4 -12.4 -12.3 -12.2 -12.2 -12.1 
α5 -261 -264 -265 -266 -267 
α6 -710 -713 -714 -715 -716 
β1 -3.21 ± 12.1 j -1.96 ± 11.9 j -1.54 ± 11.7 j -1.14 ± 11.6 j -0.72 ± 11.4 j 
β2 -17.3 ± 35.7 j -21.0 ± 37.4 j -22.4 ± 37.8 j -23.6 ± 38.2 j -25.3 ± 38.4 j 
β3 -1.04 ± 4.42 j -1.40 ± 4.13 j -1.26 ± 4.08 j -1.14 ± 4.01 j -1.06 ± 3.96 j 
β4 -8.62 ± 52.5 j -9.36 ± 52.2 j -9.54 ± 52.0 j -9.68 ± 51.7 j -9.72 ± 51.4 j 
β5 -1.65 ± 30.5 j -1.64 ± 30.5 j -1.64 ± 30.6 j -1.64 ± 30.6 j -1.64 ± 30.6 j 
β6 -1.63 ± 4.22 j -1.20 ± 4.41 j -1.31 ± 4.45 j -1.40 ± 4.52 j -1.47 ± 4.59 j 
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Fig. 3.2 Root locus plot for the linearized model in quasi-steady state straight running of deceleration -4 m/s
2
 

at 16.7 m/s 
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Fig. 3.3 Eigenvector corresponding eigenvalue α1: -2.83 

 

 

 

 

Fig. 3.4 Eigenvector corresponding eigenvalue α2: -18.9 
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Fig. 3.5 Eigenvector corresponding eigenvalue α3: -4.39 

 

 

 

 

Fig. 3.6 Eigenvector corresponding eigenvalue α4: -12.2 
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Fig. 3.7 Eigenvector corresponding eigenvalue α5: -265 

 

 

 

 

Fig. 3.8 Eigenvector corresponding eigenvalue α6: -714 
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Fig. 3.9 Eigenvector corresponding eigenvalue β1: -1.54 + 11.7 j 

 

 

 

 

Fig. 3.10 Eigenvector corresponding eigenvalue β2: -22.4 + 37.8 j 
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Fig. 3.11 Eigenvector corresponding eigenvalue β4: -9.54 + 52.0 j 

 

 

 

Fig. 3.12 Eigenvector corresponding eigenvalue β5: -1.64 + 30.6 j 
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Fig. 3.13 Eigenvector corresponding eigenvalue β3: -1.26 + 4.08 j 

 

 

 

 

Fig. 3.14 Eigenvector corresponding eigenvalue β6: -1.31 + 4.45 j 
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3.3.  準定常状態での周波数応答解析と低次元化モデルの導出 

Fig. 3.15 に，減速度 ade =-4 m/s
2，車速 16.7 m/s の状態を平衡点として線形化したモデルについて，

操舵トルク Δτfからロール角 Δθxまでのモード分離後の各モードの周波数応答を示す．同様に，Fig. 

3.16，Fig. 3.17 にそれぞれ，操舵トルク Δτfからロールレート Δθ
．

xまで，および操舵トルク Δτfから

操舵角 Δδまでのモード分離後の各モードの周波数応答を示す． 

Fig. 3.15 (a), Fig. 3.16 (a), Fig. 3.17 (a)より，非振動モードでは，キャプサイズモード α1, α2の寄与

が支配的であることがわかる．他のモード α3, α4, α5および α6は，α1, α2と比べ，操舵トルク Δτfから

ロール角 Δθx，ロールレート Δθ
．

x，および操舵角 Δδまでのそれぞれの周波数応答のゲインが小さい

ため，ロール角 Δθx，ロールレート Δθ
．

xおよび操舵角 Δδへの寄与を共に無視することができる． 

振動モードでは，Fig. 3.15 (b)より，操舵トルク Δτfからロール角 Δθxまでに対し，1 Hz 付近まで

はウィーブモード β1とライダーのリーン運動に関する振動モード β3, β6の寄与が大きいが，1 Hz 以

上の周波数領域ではウィーブモード β1のみの寄与が支配的となる．Fig. 3.16 (b) では，操舵トルク

Δτfからロールレート Δθ
．

xまでに対しては，2 Hz 付近まではウィーブモード β1，5 Hz 以上の周波数

領域ではウォブルモード β2の寄与が支配的となっている．また，Fig. 3.17 より，操舵トルク Δτfか

ら操舵角 Δδまでに対しては，4 Hz 付近まではウィーブモード β1，5 Hz 以上の周波数領域ではウォ

ブルモード β2と振動モード β4の寄与が支配的である．振動モード β5は，以上 3 つの周波数応答に

ついて，操舵トルク Δτfからロール角 Δθx，ロールレート Δθ
．

x，および操舵角 Δδ までのそれぞれの

周波数応答のゲインが小さく，したがって β5の寄与を無視することができる． 

以上の固有値解析と周波数応答解析の結果より，周波数応答のゲインが小さい，非振動モード α3, 

α4, α5,α6および振動モード β5を削除することで，12 次の低次元化モデルを得ることができる．得ら

れた 12 次の低次元化モデルとフルオーダーモデルについて，操舵トルク Δτfからロール角 Δθxまで

のゲイン線図を Fig. 3.18 に示す．また，操舵トルク Δτfから操舵角 Δδまでのゲイン線図を Fig. 3.19

に，操舵トルク Δτfから操舵角 Δδまでのゲイン線図を Fig. 3.20 に，操舵トルク Δτfからロール角 Δθx

までのゲイン線図を Fig. 3.21 に示す．Fig. 3.18 ~ Fig. 3.21 より，12 次の低次元化モデルは 10 Hz 付

近までフルオーダーモデルとの高い整合性があることがわかる．また，これらのゲイン線図では，

1.8 Hz にピーク値が存在し，ウィーブモード β1の寄与が大きいことがわかる． 
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(a) Non-vibration modes (Δθx/Δτf) 

 

 

(b) Vibration modes (Δθx/Δτf) 

Fig. 3.15 Frequency responses of linearized model from the steering torque Δτf  to the roll angle Δθx 
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(a) Non-vibration modes (Δθ
．

x/Δτf) 

 

 

(b) Vibration modes (Δθ
．

x/Δτf) 

Fig. 3.16 Frequency responses of linearized model from the steering torque Δτf  to the roll rate Δθ
．
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(a) Non-vibration modes (Δδ/Δτf) 

 

 

(b) Vibration modes (Δδ/Δτf) 

Fig. 3.17 Frequency responses of linearized model from the steering torque Δτf  to the roll angle Δδ 
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Fig. 3.18 Frequency responses of linearized full-order model and reduced-order model (Δθx/Δτf) 

 

 

Fig. 3.19 Frequency responses of linearized full-order model and reduced-order model (Δθ
．

x/Δτf) 
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Fig. 3.20 Frequency responses of linearized full-order model and reduced-order model (Δδ/Δτf) 

 

 

Fig. 3.21 Frequency responses of linearized full-order model and reduced-order model (Δθz/Δτf) 
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3.4.  まとめ 

本章では，2 章で構築したライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデルを用い，減速度を一定と

した制動時の状態を平衡点として，その近傍での線形化状態空間モデルを得た．この線形化モデル

に固有値解析・周波数応答解析を施して制動時における安定性を解析し，制御系設計に必要な低次

元化モデルを導出した．その結果，以下の結論を得た． 

(1) ライダー‐二輪自動車系の非線形状態方程式について，平衡点周りでの差分方程式として線形

化した．制動による減速度一定の準定常状態を平衡点として，その近傍での線形化状態空間モ

デルを得た．2 章で提案した非線形特性を持つタイヤ力を用いることで，タイヤ力の非線形特

性についても線形化モデルに含めることができた． 

(2) 得られた線形モデルに固有値解析を施した．モード分離後の各固有値に対応する固有ベクトル

を用い，各モードの特徴を示した． 

(3) 転倒に強く関連するロール角，ロールレート，操舵角について周波数応答解析を施し，各モー

ドからの寄与を示した．これらの解析に基づき，12 次の低次元化モデルを導出した． 
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4.  二輪自動車の制動時に対する前輪操舵アシスト制御システムの

設計 

2 章で構築したライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデルを用い，3 章では，減速度を一定と

した制動時の状態を平衡点とし，その近傍で線形化状態空間モデルを得た．この線形化モデルに固

有値解析・周波数応答解析を施して制動時における安定性を解析し，制御系設計に必要な 12 次の

低次元化モデルを導出した．本章では低次元化モデルを用いて H∞制御理論を適用して前輪操舵ア

シスト制御システムの設計を行う，そして 2 章で導いたテストケースに基づいて制御システムの妥

当性を検証する．まず，直進制動時に前輪のみが路上の突起物を乗り越える場合を想定し，操舵軸

まわりへインパルス外乱を与えるシミュレーションを行うとともに，そのロバスト性を検証する．

また，直進での一定走行状態を平衡点とする制御器との比較を行い，制動時の状態を平衡点とする

制御器の有効性を確認する．さらに緩やかな旋回制動時を行った場合についても，設計した制御シ

ステムの検証を行う． 

 

4.1.  制御系設計 

4.1.1.  H∞制御理論 

3 章の固有値解析および周波数応答解析の結果より，線形化モデルを作成したときの平衡状態で

ある減速度 ade =-4 m/s
2，車速 16.7 m/s では，1.8 Hz 付近においてウィーブモードが大きく影響する

ことを示した．ウィーブモードは，車体のヨー運動とロール運動および横滑りが連成した振動モー

ドである．2 Hz 程度の周波数領域では，ライダーが操縦によって転倒を防止することは難しいと考

えられるため，ロール運動を制御して速やかに車体を安定化させ，転倒を防止する必要がある．そ

こで，Fig. 4.1 のようなフィードバック制御システムを考える．Fig. 4.1 の G は一般化プラント，K

は制御器，w は参照信号や外乱などの外部入力，z は制御量, u は制御入力, y は観測出力である． 

次式の入出力を持つ伝達関数， 





































u

w

GG

GG

u

w
G

y

z

2221

1211
 (4. 1) 

に対し，次式で示される制御器 

Kyu   (4. 2) 

でフィードバック制御を施す場合について考える [82], [83], [84], [85]．このとき， 

KyGwGuGwGy
22212221

  (4. 3) 

より， 

  wGKGIKKyu
21

1

22


  (4. 4) 
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Fig. 4.1 Feedback control system 

 

の関係が成り立つ．式(4. 4)の関係式を用いると，制御量 z，および外部入力 w から制御量 z までの

伝達関数を，以下のように表すことができる． 

wGz
zw

  (4. 5) 

 
21

1

221211

1

12

1

11
GKGIKGGuwGwwGG

zw

   (4. 6) 

いま，式(4. 5)において，制御により外部入力 w に対して制御量 z を小さくしたい．H∞制御では，

安定な伝達関数 Gzw(s)の大きさを評価するにあたり，以下のように定義する H∞ノルムを用いる． 

  


jGG
zwzw





0

sup  (4. 7) 

ここで，2 乗可積分な外部入力 w と制御量 z のエネルギーとして，以下を定義する． 

    dttwtww T  
02 


  (4. 8) 

    dttztzz T  
02 


  (4. 9) 

このとき，H∞ノルムは，以下と一致することが知られている． 

2

2sup
w

z
G

w
zw




 (4. 10) 

式(4. 10)は，入出力のエネルギー比の上限を表す． 

H∞制御では，外部入力 w から制御量 z までの閉ループ伝達関数  sG
zw

について，なるべく小さい

γ に対して 

γ
zw

G  

G
zw

K

u y
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が成り立ち，かつ閉ループ系を内部安定にする制御器 K(s)を求める．上記の要件を満たす制御器を，

H∞制御器という． 

 

4.1.2.  H∞制御系の設計 

3 章で得た 12 次の低次元化モデルに H∞制御理論を適用し，ロールレート Δθ
．

xをフィードバック

して操舵トルク Δτfcを出力する前輪操舵アシスト制御系を設計する．Table 4.1 左列に 3 章で得た 12

次の低次元化モデルの固有値を，中列に車速 16.7 m/s の一定速度で直進走行をしているときの固有

値を，右列に車速 16.7 m/s の一定速度でロール角 8.6°の定常円旋回をしているときの固有値を示す． 

これらの低次元化モデルについて，H∞制御系を設計するための一般化プラントを Fig. 4.2 に示す．

w1はステアリング軸まわりから入力されるトルク外乱，w2は観測ノイズを仮定している．z1, z2, z3

はそれぞれ，ロールレート Δθ
．

x，ロール角 Δθx，操舵トルク Δτfcに周波数重み関数 WS1, WS2, WTをか

けた評価量である． 

 

Table 4.1 Eigenvalues of reduced-order model 

 

Constant Deceleration 

(-4 m/s, at 16.7 m/s) 

 

Constant speed  

straight running 

(16.7 m/s) 

Constant speed  

circular turning 

(8.6°, 16.7 m/s) 

α1 -2.83 -0.49 -0.003 
α2 -18.9 -22.7 -18.9 
β1 -1.54 ± 11.7 j -3.21 ± 12.1 j -2.72 ± 11.8 j 
β2 -22.4 ± 37.8 j -17.3 ± 35.7 j -13.8 ± 37.6 j 
β3 -1.26 ± 4.08 j -1.04 ± 4.42 j -0.97 ± 3.46 j 
β4 -9.54 ± 52.0 j -8.62 ± 52.5 j -12.6 ± 52.6 j 
β6 -1.31 ± 4.45 j -1.63 ± 4.22 j -1.37 ± 4.59 j 
β7 - - -0.57 ± 2.64 j 

 

 

Fig. 4.2 Generalized plant 
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Fig. 4.3 Frequency weighting functions of H∞ controller 

 

 

Fig. 4.4 Gain diagram of H∞ controller 

  

10
-3

10
-2

10
-1

10
0

10
1

10
2

10
3

-150

-100

-50

0

50

Frequency [Hz]

G
ai

n
 [

d
B

]

 

 

  :                 :                  :
21 TSS

WWW

10
-3

10
-2

10
-1

10
0

10
1

10
2

-40

-20

0

20

40

Frequency [Hz]

G
ai

n
 [

d
B

]

 

 



95 

 

はじめに，Table 4.1 左列の固有値を持つ低次元化モデルに対して H∞制御器を設計する．このと

きの周波数重み関数 WS1, WS2, WTをそれぞれ式(4. 11), (4. 12), (4. 13)に，これらのゲイン線図を Fig. 

4.3 にそれぞれ示す．観測ノイズ w2にかかる重み WNは，0.01 に設定した． 
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Fig. 3.19 に示した制御対象の周波数応答のゲインが高い 2 Hz 程度までを制御帯域とするため，周

波数重み関数 WS1は，式(4. 11)の極 ωs1を 1.5 Hz とするローパス型に設定した．周波数重み関数 WS2

は，式(4. 12)の極 ωs2を 1.0 Hz とするローパス型に設定し，低周波数領域での制御器のゲインを抑

制している．Fig. 3.19 に示した制御対象の周波数応答のゲイン線図のとおり 10 Hz 以上では低次元

化モデルとフルオーダーモデルとの間にモデル化誤差が生じる．モデル化誤差のある帯域では操舵

トルク Δτfcの大きさを抑制したいため，式(4. 13)の周波数重み関数 WTは，零点 ωntを 3.2 Hz とする

ハイパス型に設定した．また，制御器の実装を行う際は離散化を施すので，そのサンプリング時間

を考慮し，式(4. 13)の極 ωdtを 200 Hz に設定した．式(4. 11), (4. 12)および(4. 13)のそれぞれのゲイン

g s1, gs2, gtは，次章に示すシミュレーションを数回繰り返して適度な操舵トルクが得られるように調

整し，gs1=5.0, gs2=6.5, gt=22 に決定した． 

Table 4.1 左列の固有値について設計した H∞制御器のゲイン線図を Fig. 4.4 に示す．この H∞制御

器を，制御器 A と呼ぶ．WS1, WS2, WTがそれぞれ 2 次の重み関数であるため，制御器の次数は 18 次

となる．Fig. 3.19 に示したように，低周波数領域では，ロールレート Δθ
．

xの周波数応答のゲインが

低くなる．このため，ロールレート Δθ
．

xのみを評価関数として設計した場合，低周波数領域での H∞

制御器のゲインが大きくなり，ライダーの動作によるロール運動と干渉する可能性がある．そこで，

評価関数に，低周波数領域で周波数応答のゲインがほぼ一定であるロール角 Δθxを加え，低周波数

領域での H∞制御器のゲインの増大を抑制した． 

次に，Table 4.1 中列，及び右列の固有値についても H∞制御器を設計し，それぞれ制御器 B，制御

器 C と呼ぶ．制御器 B の周波数重み関数 WS1, WS2, WTをそれぞれ，式(4. 14), (4. 15), (4. 16)に示す． 
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制御器 C の周波数重み関数 WS1, WS2, WTについてはそれぞれ，式(4. 17), (4. 18), (4. 19)に示す． 

   42.02  ,1  ,0.5        

  ,  
2

111

2

111

2

2

11

1














sss

sss

ss

S

g

ss

g
W

 (4. 17) 

 08.02  ,1  ,80        

  , 
2

222

2

222

2

2

22

2














sss

sss

ss

S

g

ss

g
W

 (4. 18) 

 

2002  ,8.0  ,5.02  ,1  ,40        

 ,
2

2
22

22














dtdtntntt

dtdtdt

ntntntt

T

g

ss

ssg
W

 (4. 19)  

 

4.2.  直進制動時に外乱を受けた場合に対する前輪操舵アシスト制御システムの妥当性

確認（テストケース１） 

4.2.1.  設計のノミナル条件での検証 

本節では，ライダーアシスト制御システムの検証項目として 2.1.3 項で考察したテストケース 1

に基づき，前輪操舵アシスト制御システムの妥当性を確認する．ここでは，直進走行中にライダー

が制動を行いながら車体ヨーレートに基づく姿勢制御を施す状況を仮定し，4.1. 節で制動時の状態

について設計した制御器 A による前輪操舵アシスト制御の検証を行う．ライダーの制御を模擬する

ため，速度制御に加え，Fig. 4.5 のようにヨーレートの目標値 θ
．

ztを 0 としてライダーが PI 制御を施

し，前輪操舵トルク τfrを与える．前輪のみが路上の突起物を乗り越える場合を想定し，Fig. 4.6 に

示した制動過程で制動過程で車速が 16.7 m/s (60 km/h)となる 2.1 s において，Fig. 4.7 に示す前輪操

舵トルクへパルス幅 0.4 s，振幅 10 Nm の三角波状インパルス外乱 [68]を加えた．なお，この章で

は断りのない限り路面摩擦係数を 0.8 に設定している． 

Fig. 4.8 に異なる比例ゲイン係数 kpfおよび積分ゲイン係数 kifを用いたときの，ヨーレート制御器

によるロール角応答の整定性能を示す．実線は比例ゲイン係数 kpf = 0.1，積分ゲイン係数 kif = 0.08

の場合，破線と一点鎖線はそれぞれの比例ゲイン係数と積分ゲイン係数を±50%変えた場合の結果

である．また，点線はライダーによりヨーレート制御を行わない場合の結果である．Fig. 4.8 では

実線のロール角応答の整定性が最も高く，このときの比例ゲイン係数と積分ゲイン係数をライダー

の操縦パラメータの基準値に設定した．Fig. 4.8 より，点線で示したライダーのヨーレート制御を
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行わない場合では，4 s 以降で転倒に至ることがわかる．3.9 s 時には車速は 35 km/h となり，減速

度-4 m/s
2でこの車速に到達した時の直進状態を平衡点 (ロール角 0°) とする線形システムの固有値 

 

 

Fig. 4.5 Closed loop control system 

 

 

Fig. 4.6 Target rear wheel speed for verification 
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Fig. 4.7 Impulsive disturbance torque around steering axis from road surface 

 

 

 

Fig. 4.8 Roll angle response of the rider-motorcycle system against disturbance torque 
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(β1=0.087±7.22 j)は不安定となる．Fig. 4.8 では，2.1 s でインパルス外乱を受けて 3.9 s 時でロール角

が 20°を超え，ライダーによるヨーレート制御がないため転倒に至っている．なお，インパルス外

乱を与えないシミュレーションでは，9.7 m/s (35 km/h)に達する約 3.9 s 時以降の減速度をゆるやか

に減じることによって，ライダーの操舵がない場合にも安定になることを確認している． 

Fig. 4.9 (a) ~ (d) に，設計した制御器 A を用いて H∞制御を施し，ライダーの操縦パラメータの基

準値によるヨーレート制御を行った場合と行わない場合のシミュレーション結果を，それぞれ実線

と一点鎖線で示す．また，H∞制御器を用いないでライダーのヨーレート制御を行った場合と行わな

い場合の結果について，破線と点線で示す．Fig. 4.9 (a)はロール角，(b)はロールレート角，(c)は操

舵角，(d)は前輪のタイヤ力，(e)は制御入力，(f)はライダーからの操舵トルクである． 

Fig. 4.9 (a) より，ライダーによるヨーレート制御を行わない場合には，操舵軸周りへのインパル

ス外乱の入力によってロール角が単調増加し，20°以上に達することがわかる．これに H∞制御を施

すことで，ロール角は最大値 8°程度に抑制されている．ライダーによるヨーレート制御を行うとき，

非制御時のロール角応答は，2.4 s で変動が一時的に緩やかになり，ロールレートが 0 になる 3.7 s

のとき最大値 11°となる．これに H∞制御を施すことで，3.3 s 時に最大値 3.7°となり，非制御時のそ

れに比べ 67%抑制されていることがわかる．また，Fig. 4.9 (b)より，非制御時のロールレート応答

は，インパルス外乱入力後の 2.4 s のとき最大値 19 deg/s をとり，減速状態から一定速度 28 km/h に

変化する約 4.7 s で-18 deg/s となった後に緩やかに減衰していることがわかる．一方，H∞制御を施

すことで，約 2.3 s 時のロールレート最大値は，非制御時に比べ 31%抑制される．Fig. 4.9 (c) に示

されるとおり，非制御時の操舵角応答の最大値が 2.4°であるのに対して，H∞制御時には 0.7°に低減

されている．操舵角応答の低減に伴い，Fig. 4.9 (d) に示す前輪のタイヤ横力は，非制動時の最大値

380 N から，制御時には 130 N へ低減され，摩擦力の限界に対する余裕度が高められている．また，

Fig. 4.9 (d) から H∞制御器が前後方向のタイヤ力の大きさに影響を及ぼさないことが確認できる．

Fig. 4.9 (e) に示されるとおり，H∞制御器による操舵アシストトルクはインパルス外乱直後の 2.3 s

のとき最大値 5.1 Nm，その後は 1.5 Nm 未満を発生し，ライダーの操舵を補完している．この操舵

アシストトルクにより，ライダーが与える操舵トルクは，非制御時に最大で 5.0 Nm を要するのに

対して 2.2 Nm に抑制されることが Fig. 4.9 (f) からわかる．以上より，直進走行中における制動時

の路面からの突発的な外乱に対し，ライダーによるヨーレート制御の有無にかかわらず，前輪操舵

アシスト制御系は車体全体を速やかに安定化でき，前輪のタイヤ横力の余裕度が高められているこ

とを示した． 

 

4.2.2.  制動時の準定常状態を平衡点とする制御器と一定速度の定常状態を平衡点とする制御器

の性能比較 

4.1. 節では，制動時の準定常状態について設計した制御器 A と比較検証するため，一定の車速

16.6 m/s (60 km/h) で直進走行する定常状態に対しても制御器 B を設計した．これら 2 つの制御器

を用いたシミュレーション結果を Fig. 4.10 に示す．Fig. 4.9 のシミュレーションと同様に，Fig. 4.7 
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(a) Roll angle 

 

(b) Roll rate 

 

Fig. 4.9 Simulation results of the front-steering assist control at 16.7 m/s (pp. 100-102) 
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(c) Steering angle 

 

(d) Tire force (front) 

 

Fig. 4.9 Simulation results of the front-steering assist control at 16.7 m/s (pp. 100-102) 
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(e) Steering torque from H∞ controller 

 

(f) Steering torque from rider 

 

Fig. 4.9 Simulation results of the front-steering assist control at 16.7 m/s (pp. 100-102) 
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(a) Roll angle 

 

(b) Roll rate 

 

Fig. 4.10 Comparison of the performance of the H∞ controllers: a controller designed for constant 

deceleration and a controller designed for constant speed straight running 
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に示したインパルス外乱を操舵軸周りに入力した．Fig. 4.10 (a) はロール角， (b) はロールレート

である．実線は制御器 A を用いたシミュレーション結果を，一点鎖線は一定速度の定常状態につい

て設計した制御器 B を用いた結果を示す．Fig. 4.10 (a), (b) より，制御器 B を用いた場合のロール

角振幅の最大値は 7.2°，ロールレートの振幅は 24.0 deg/s であることがわかる．H∞制御器を制動時

の準定常状態について設計することにより，制御器 A は，制御器 B と比べロール角について 47%，

ロールレートについて 36%，制御性能が向上している． 

 

4.2.3.  直進制動時におけるロバスト性の検証 

制動時の準定常状態について設計した制御器 A のロバスト性を確認するため，インパルス外乱を

与える車速，減速度，路面摩擦係数，前後輪制動トルクの前後比がそれぞれ設計時と異なる場合に

ついてシミュレーションを行い，それらの結果を比較検証する．図 9 から図 13 にこれらのシミュ

レーション結果を示す． 

Fig. 4.11 は，操舵トルクへインパルス外乱を与える車速を設計時の値 16.7 m/s から±33%変更した

場合のシミュレーション結果である．インパルス外乱を与える車速を 22.2 m/s にしたときの制御時

と非制御時をそれぞれ実線と破線で，車速を 11.1 m/s としたときの制御時と非制御時をそれぞれ一

点鎖線と点線で示す．Fig. 4.11 (a) はロール角，(b)は操舵角である．Fig. 4.11 (a), (b) より 16.7 m/s

の場合と同様に，制御時のロール角応答の最大値が車速によらず 5°以内に抑制され，操舵角応答に

ついても低減されていることがわかる． 

Fig. 4.12 は，減速度を設計時の値 ade = -4 m/s
2から±25%変えた場合のシミュレーション結果であ

る．減速度 ade = -5 m/s
2での制御時と非制御時をそれぞれ実線と破線で，減速度 ade = -3 m/s

2での制

御時と非制御時をそれぞれ一点鎖線と点線で示す．Fig. 4.12 (a) はロール角，(b)は操舵角，(c)は前

輪のタイヤ力である．Fig. 4.12 (a), (b) と Fig. 4.9 (a), (b) の比較から，外乱入力後の各ロール角応答

の振動幅は，非制御時には減速度の違いによって 10°を超える差が生じている．これに対して制御

を施すことにより，最大値で 6°以内に抑制されていることがわかる．Fig. 4.12 (c) より，減速度-5 

m/s
2の場合のタイヤ前後力は減速度-3 m/s

2のそれに比べて 470 N 程度大きいこと，タイヤ横力につ

いては，前輪操舵アシスト制御によって 1/3 程度にまで低減されていることがわかる． 

Fig. 4.13 は，前後輪制動トルクの前後比 τrf :τrr が設計時と異なる場合についてシミュレーション

を行った結果である．実線は τrf :τrr=6:1 での制御時，一点鎖線と点線はそれぞれ τrf :τrr=2:1 での制御

時と非制御時の結果を示す．Fig. 4.13 (a) はロール角，(b)は操舵角，(c)は前輪のタイヤ力である．

Fig. 4.13 (a) と Fig. 4.9 (b) の比較から，前輪制動トルクの割合が増加すると，非制御時のロール角

応答の最大値が大きくなることがわかる．Fig. 4.13 (b) から，制御を施すことによって操舵角応答

の振動幅の最大値は 1 度未満に低減されることがわかる．Fig. 4.13 (c) より，前後輪制動トルクの

前後比 τrf :τrr=6:1 の場合のタイヤ前後力は τrf :τrr=2:1 の場合に比べ 200 N 大きく，タイヤ横力は前輪

操舵アシスト制御によって半分以下に低減されていることがわかる． 
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(a) Roll angle 

 

(b) Tire force (front) 

 

Fig. 4.11 Simulation results of the front-steering assist control for impulse disturbance with different speed 

conditions 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 4.12 Simulation results of the front-steering assist control for impulse disturbance with different 

deceleration conditions (pp. 106-107) 
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(c) Tire force (front) 

 

Fig. 4.12 Simulation results of the front-steering assist control for impulse disturbance with different 

deceleration conditions (pp. 106-107) 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 4.13 Simulation results of the front-steering assist control with different brake ratio conditions      

(pp. 108-109) 
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(c) Tire force (front) 

 

Fig. 4.13 Simulation results of the front-steering assist control with different brake ratio conditions      

(pp. 108-109) 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

 

Fig. 4.14 Simulation results of the front-steering assist control with low road friction conditions 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 4.15 Simulation results of the front-steering assist control with different PI parameters 

  

0 2 4 6 8 10
-2

0

2

4

6

Time [s]

R
o
ll

 A
n
g
le

 [
d
eg

]

 

 

0 2 4 6 8 10
-1.5

-1

-0.5

0

0.5

Time [s]

S
te

er
in

g
 A

n
g
le

 [
d
eg

]

 

 

controller  with 04.0 ,050 :                   controller  with 12.0 ,150 :


 Hk.kHk.k
ifpfifpf



112 

 

Fig. 4.14 に，路面摩擦係数 μが異なる場合について制御時のシミュレーションを行った結果を示

す．実線は μ=0.65，一点鎖線は μ=0.62 の結果で，Fig. 4.14 (a) はロール角，(b)は操舵角，(c)は前輪

の摩擦円である．図 11 (a)と Fig. 4.9 (b)の比較から，制御後のロール角応答は，路面摩擦係数 μ=0.8, 

0.65, 0.62 に関わらずほぼ一致することがわかる．ただし，Fig. 4.14 (b) に示すとおり，路面摩擦係

数 μ=0.62 の場合の制御時の操舵角応答は，やや振動的でその収束に 1.5 s 程度を要する．Fig. 4.14 (c) 

より，前輪垂直荷重 Fzに対するタイヤ前後力 Fxの比 Fx / Fzは-0.58 であり，シミュレーションの路

面摩擦係数値に近いことがわかる．タイヤ前後力は摩擦力の限界付近で非線形特性を持つことを仮

定しており，路面摩擦係数 μ=0.62 の場合には，タイヤの非線形特性が現れたため，制御性能が低

下したと考えられる．なお，路面摩擦係数 μ=0.60 でシミュレーションを行ったところ，制御を施

しても外乱入力後に転倒に至ることを確認している． 

Fig. 4.15 は，Fig. 4.5 に示したヨーレート制御用 PI 制御器の比例ゲイン係数 kpfと積分ゲイン係数

kif を，ライダーの操縦パラメータの基準値より一律に±50%変えたときのシミュレーション結果で

ある．実線は kpf =0.15, kif =0.12 での制御時，一点鎖線は kpf =0.05, kif =0.04 での制御時の結果を示し，

それぞれ Fig. 4.8 に示したロール角応答の一点鎖線，破線に対応する．Fig. 4.15 (a) はロール角，(b)

は操舵角である．Fig. 4.15 (a), (b) より，PI 制御器のゲイン係数によらず，ロール角応答の最大値が

5.5°以下に抑制されていることがわかる． 

 

4.3.  旋回制動時に外乱を受けた場合に対する前輪操舵アシスト制御システムの妥当性

確認（テストケース 2） 

2.1.3 項では，テストケース 2 として「旋回制動時に外乱を受けたとき，ライダーアシスト制御シ

ステムが前輪の操舵をアシストし，走行を安定化させる」場合を示した．二輪自動車では，転倒を

防ぐため，基本的には車両を直立させた状態で制動を行う．しかしながら旋回中に減速の必要性が

生じた場合などでは，しばしば旋回中に制動を開始し，制動をおこないつつ車両を直立にすること

もある．本節では，旋回中など車体のロール角がある状態での制動時，小石や段差などに乗り上げ

た場合を想定し，前輪操舵アシスト制御システムの検証を行う．Fig. 4.16 のように，シミュレーシ

ョン開始後 2 s まで-2 Nm で一定の操舵トルクを与え，ロール角 8.6°の定常円旋回運動を行う．Fig. 

4.17 のとおり，初速度として 19.4 m/s (70 km/h) を与え，2 s より 5 s までの間，一定の減速度-4 m/s
2
 

で制動を行う．車速が 16.7 m/s となる 2.7 s で，Fig. 4.7 と同じ形状のインパルス外乱を操舵軸周り

に与える． 

Fig. 4.18 にシミュレーション結果を示す．実線と破線はそれぞれ，H∞制御器を用いた場合と用い

ない場合の結果を示す．一点鎖線と点線はそれぞれ，インパルス外乱を与えないときに，H∞制御器

を用いた場合と用いない場合の結果を示す．Fig. 4.18 (a) はロール角，(b) は操舵角，(c) は制御入

力，(d) はライダーからの操舵トルクである 

Fig. 4.18 (a) と (b) より，ロール角が 8.6°のときに外乱を受けていることから，H∞制御器を用い

ない場合，5.5 s でみられるロール角と操舵角の振幅の最大値が，Fig. 4.9 (a), (c) よりも大きくなっ 
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Fig. 4.16 Closed-loop control system for braking from cornering situation 

 

 

Fig. 4.17 Target speed for braking from cornering situation 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 4.18 Simulation results of the front-steering assist control for impulse disturbance with the initial front 

steering torque from rider: τf 0 = -2 Nm (pp. 114-115)   
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(c) Steering torque from H∞ controller 

 

(d) Steering torque from rider 

 

Fig. 4.18 Simulation results of the front-steering assist control for impulse disturbance with the initial front 

steering torque from rider: τf 0 = -2 Nm (pp. 114-115)   
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ていることがわかる．操舵軸周りにインパルス外乱を与えない場合にも，制動によってロール角は

増加するが，制御を施すことにより，ロール角の振幅を 16.9°から 12.6°へ抑制し，すみやかに 0°

に収束させている．操舵軸周りのインパルス外乱を与えた場合，H∞制御器は 3.6 s でのロール角の

極大値を 24.6°から 16.9°に抑制していることがわかる．Fig. 4.18 (c) より，H∞制御器による操舵ア

シストトルクは，制動開始直後に-1.5 Nm，インパルス外乱が与えられた直後に-6 Nm を発生してい

る．Fig. 4.18 (c) より，操舵アシストトルクによって，ライダーが与える操舵トルクが減少し，ラ

イダーの操舵を補完していることがわかる． 

 

4.4.  旋回制動時に滑りやすい路面を通過したときに対する前輪操舵アシスト制御シス

テムの妥当性確認（テストケース 3） 

2.1.3 項のテストケース 3 では，「旋回制動時に滑りやすい路面を通過したとき，ライダーアシス

ト制御システムが前輪の操舵をアシストし，走行を安定化させる」状況を考察している．制動時に

車体が傾いている状態では，滑りやすい路面を通過することで横滑りが発生し，安定性を失いやす

くなる．本節では，旋回中など車体のロール角がある状態での制動時，摩擦係数の低い路面を通過

する場合を想定し，前輪操舵アシスト制御システムの検証を行う．4.3. 節のシミュレーションと同

様，Fig. 4.16 のように，シミュレーション開始後 2 s まで-2 Nm で一定の操舵トルクを与え，ロール 

 

 

Fig. 4.19 Target speed and road friction condition for braking from cornering situation 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 4.20 Simulation results of the front-steering assist control for passing through low friction coefficient 

road with the initial front steering torque from rider: τf 0 = -2 Nm (pp. 117 - 118) 
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(c) Steering torque from H∞ controller 

 

(d) Steering torque from rider 

 

Fig. 4.20 Simulation results of the front-steering assist control for passing through low friction coefficient 

road with the initial front steering torque from rider: τf 0 = -2 Nm (pp. 117 - 118) 
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角 8.6°の定常円旋回運動を行う．Fig. 4.19 のとおり，初速度として 19.4 m/s (70 km/h) を与え，2 s

より 5 s までの間，一定の減速度-4 m/s
2
 で制動を行う．シミュレーション開始時の路面摩擦係数を

0.8 とし，車速が 16.7 m/s となる 2.7 s で，幅 0.5 m，摩擦係数 0.4 の路面を前輪，後輪の順に通過す

る．なお，路面摩擦係数 0.4 は濡れた未舗装路に相当する． 

Fig. 4.20 にシミュレーション結果を示す．実線と破線はそれぞれ，H∞制御器を用いた場合と用い

ない場合の結果を示す．Fig. 4.20 (a) はロール角，(b) は操舵角，(c) は制御入力，(d) はライダー

からの操舵トルクである Fig. 4.20 (a), (b) より，ロール角と操舵角は制動によって 2 .1 s より増加し

た後，摩擦係数の低い路面を通過した際に急激に変化している．制御を施さない場合には，右側に

傾いた後に左側へ傾き，5.4 s にロール角の最大値-26°に達し，このときの操舵角は 8.5°を超えてい

る．制御を施すことにより，ロール角の最大値を 15.5°から 12.3°へ抑制し，収束性を向上させてい

ることがわかる．Fig. 4.20 (c) より，H∞制御器による操舵アシストトルクは，制動開始直後に-1.5 Nm，

摩擦係数の低い路面の通過直後に 18 Nm を発生している．この操舵アシストトルクの最大値は，イ

ンパルス外乱を与えたときの Fig. 4.18 (c) に比べ 3 倍になっており，滑りやすい路面ではより大き

な操舵トルクを必要とすることがわかる．Fig. 4.20 (c) より，操舵アシストトルクによって，ライ

ダーが与える操舵トルクが減少し，ライダーの操舵を補完していることがわかる． 

 

 

4.5.  旋回中にライダーが操舵トルクを与え続けたままで制動を開始したときに対する

前輪操舵アシスト制御システムの妥当性確認（テストケース 4） 

4.5.1.  制動時の準定常状態を平衡点とする制御器と旋回中の定常状態を平衡点とする制御器の

性能比較 

2.1.3 項のテストケース 4 では，「旋回中にライダーが操舵トルクを与え続けたままで制動を行っ

たとき，ライダーアシスト制御システムが前輪の操舵をアシストし，走行を安定化させる」テスト

ケースを考察した．制動時にもライダーが操舵トルクを与え続けると車体の傾きが大きくなるが，

本節ではこのような場合について前輪操舵アシスト制御システムの検証を行う． 

旋回中の制動を想定する場合，ロール角，操舵角および速度が同時に変化し，平衡状態が存在し

ないため，設計に用いる低次元化モデルを得るための平衡点の選び方に問題が生じる．そこで，こ

の節では，制動時の準定常状態について設計した制御器 A を，一定の車速 16.6 m/s (60 km/h) での

定常円旋回運動に対して設計した制御器 C と比較し，有効性を確認する．旋回運動を保つため，こ

こでは，Fig. 4.21 に示すように-2 Nm の一定の操舵トルクを与え続け，Fig. 4.22 に示すように初速

度を 16.6 m/s (60 km/h) として，2 s から 3 s の間，一定の減速度-4 m/s
2で制動を行う． 

Fig. 4.23 (a) ~ (d) にシミュレーションの結果を示す．Fig. 4.23 (a) はロール角，(b) はロールレー

ト，(c) は操舵角，(d) は前輪のタイヤ力の摩擦係数である．実線は制動時の準定常状態について設

計した制御器 A の結果を，一点鎖線は定常円旋回運動に対して設計した制御器 C の結果を示す．

破線は H∞制御器を用いない場合の結果である． 
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Fig. 4.23 (a) では，定常円旋回時に 8.6°であったロール角は，制動によって増加し，制御のない

場合には 26°に達している．制御器 A および制御器 C を用いることにより，ロール角の振幅はそれ

ぞれ，51 %，54 %に抑制されている．Fig. 4.23 (b) より，ロールレートの振幅について，制御器 A

は 61 %，制御器 C は 42 %低減していることがわかる．特に 3.5 s 付近では，制御器 C によるロー 

 

 

 

Fig. 4.21 Closed-loop control system for braking in cornering situation with constant steering torque 

 

 

 

Fig. 4.22 Target speed for braking in cornering situation with constant steering torque 
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(a) Roll angle 

 

(b) Roll rate 

 

Fig. 4.23 Comparison of the performance of the H∞ controllers: a controller designed for constant 

deceleration and a controller designed for constant speed circular turning (pp. 121-122) 
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(c) Steering angle 

 

(d) Tire friction (front) 

 

Fig. 4.23 Comparison of the performance of the H∞ controllers: a controller designed for constant 

deceleration and a controller designed for constant speed circular turning (pp. 121-122) 
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ルレートの低減は少なく，収束性も比較的劣っている．Fig. 4.23 (c) より，非制御時の操舵角は，

制動開始によってわずかに減少した後に増加し，2.1 s 付近で最大値 3.6°となる．操舵角について，

制御器 A は 43 %，制御器 C は 37 %低減していることがわかる．Fig. 4.23 (d) より，制御器 A，制

御器 C ともに，前輪タイヤ横力の摩擦係数の最大値を 0.6 から 0.37 に低減し，摩擦力の限界に対す

るタイヤ横力の余裕度を高めていることがわかる． 

このように，前輪操舵アシスト制御システムは，旋回中の制動時においても有効に機能すること

がわかった．制動時の準定常状態について設計した制御器 A と定常円旋回運動に対して設計した制

御器 C は，ロール角振幅の抑制については，同程度の結果を示している．しかしながら，制御器 A

は制御器 C に比べ，ロールレートの振幅に関して 19 %低減効果が高く，収束性が優れていること

がわかった．次項では旋回時の走行条件を変更し，制御器 A の制御性能を検証する． 

 

4.5.2.  異なる旋回条件に対する操舵アシスト制御システムのロバスト性確認 

Fig. 4.24 に定常円旋回時の初速度条件を±30%変更した場合のシミュレーション結果を示す．破線

は初速度22.2 m/s，一点鎖線は初速度16.7 m/s，実線は初速度11.1 m/sに設定したときの結果である．

Fig. 4.24 (a) は車速，(b) はロール角，(c) は操舵角，(d)は前輪のタイヤ力の摩擦係数である．Fig. 4.24 

(a) ~ (c) より，入力する操舵トルクを一定にしているため，定常円旋回時の車速の高さに応じてロ

ール角および操舵角が増加していることがわかる．車速が高いほどロール角と操舵角の振幅につい

ては減少しているが，収束性は悪化することがわかる．Fig. 4.24 (d) より，初速度の違いにによる

ロール角の最大値が近いため，前輪のタイヤ横力の摩擦係数の変化が他の条件に比べ小さい． 

Fig. 4.25 にライダーが入力する操舵トルクを変更し，定常円旋回時のロール角が異なる場合のシ

ミュレーション結果を示す．点線，一点鎖線，実線，破線はそれぞれ，操舵トルクを-4 Nm, -3 Nm, 

-2 Nm および-1 Nm に設定した場合の結果である．Fig. 4.25 (a) はロール角，(b) は操舵角，(c)は前

輪のタイヤ力の摩擦係数である．Fig. 4.25 (a) より，操舵トルクが大きくなることによって，定常

円旋回中のロール角とブレーキ時の振幅が増加していることがわかる．また，Fig. 4.25 (b), (c) より，

操舵角の振幅と前輪のタイヤ横力の摩擦係数についても，操舵トルクによって増加している．特に

操舵トルクが-4 Nm の場合には，ロール角の最大値が 32°に達し，前輪のタイヤ横力の摩擦係数が

約 0.8 になっている．このタイヤ横力の摩擦係数の値は，路面摩擦係数で決まる摩擦力の限界値に

近い． 

Fig. 4.26 に定常円旋回時の初速度条件を±30%変更した場合のシミュレーション結果を示す．実線，

一点鎖線，鎖線はそれぞれ，減速度-5 m/s
2，-4 m/s

2および-2 m/s
2としたときの結果を示す．Fig. 4.26 

(a) は車速，(b) はロール角，(c) は操舵角，(d)は前輪のタイヤ力の摩擦係数である．Fig. 4.26 (a) ~ (c) 

より，減速度の増加に応じてロール角および操舵角の振幅が大きくなり，減速度-5 m/s
2のときのロ

ール角振幅は 12.6°になっていることがわかる．Fig. 4.26 (d) より，減速度の増加によってロール角

の最大値も大きくなるため，前輪のタイヤ横力の摩擦係数も増加する． 
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(a) Speed 

 

(b) Roll angle 

 

Fig. 4.24 Performance of the front-steering assist control system for different initial speed conditions     

(pp. 124-125) 
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(c) Steering angle 

 

(d) Tire friction (front) 

 

Fig. 4.24 Performance of the front-steering assist control system for different initial speed conditions     

(pp. 124-125) 
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(a) Roll angle 

 

(b) Steering angle 

 

Fig. 4.25 Performance of the front-steering assist control system for different steering torque from the rider 

(pp. 126-127) 
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(c) Tire friction (front) 

 

Fig. 4.25 Performance of the front-steering assist control system for different steering torque from the rider 

(pp. 126-127) 
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(a) Speed 

 

(b) Roll angle 

 

Fig. 4.26 Performance of the front-steering assist control system for different deceleration conditions     

(pp. 128-129) 
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(c) Steering angle 

 

(d) Tire friction (front) 

 

Fig. 4.26 Performance of the front-steering assist control system for different deceleration conditions     

(pp. 128-129) 
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4.6.  まとめ 

本章では，3 章で導出した低次元化モデルを用い，H∞制御理論を適用して，ライダーの操縦をア

シストするための前輪操舵アシスト制御システムの設計を行った．そして 2 章で考察した前輪操舵

アシスト制御に対する 4 つのテストケースに基づき，検証を行った．その結果，以下の結論を得た． 

(1) 直進走行における制動時に前輪のみが路上の突起物を乗り越える場合を想定し，操舵軸まわり

へインパルス外乱を与えるシミュレーションを行った結果，前輪操舵アシスト制御が有効に機

能することを確認した．また，シミュレーション時の設定パラメータの変動に対しても，設計

した前輪操舵アシスト制御系は所望の性能を確保でき，ロバスト性があることを確認した． 

(2) 設計した前輪操舵アシスト制御系は，外乱入力直後のライダーの操舵を補完することによって，

ロール角応答の振動幅を抑制し，また前輪タイヤ横力の余裕度を高めることがわかった． 

(3) 直進走行における制動に対して想定した状況下において，直進制動時の状態を平衡点として設

計した制御器は，直進での一定走行を平衡点として設計した制御器よりも優れた制御性能を示

すことがわかった． 

(4) 旋回中に制動を行った場合について，直進制動時の状態を平衡点として設計した制御器が有効

に機能することを確認した．更に，この制御器が，定常円旋回中の状態を平衡点として設計し

た制御器よりも，収束性について優れた制御性能を示すことがわかった． 
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5.  サスペンション機構を考慮した二輪自動車の制動時における運

動解析とコンバインドブレーキアシスト制御システムの設計 

2 章で構築したライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデルを用い，4 章では H∞制御理論を適用

して前輪操舵アシスト制御システムの設計を行った．過大な制動によって後輪が浮き上がる現象に

対しては，浮き上がりのタイミングや車体のピッチング挙動を含め，力学モデルには精度の高い再

現性が要求される．実車制動試験結果との比較を行ったところ，前輪操舵アシスト制御システム設

計に用いた力学モデルを，さらに詳細化する必要があることがわかった． 

そこで，本章では，はじめに二輪自動車の実車制動試験結果に基づく運動解析を行い，急制動時

にピッチングを伴って後輪が浮き上がる現象を精度よく再現する力学モデルを構築する．試験車両

のリアサスペンションについて機構解析を行い，この機構を考慮した 13 の運動学的自由度を持つ

ライダー‐二輪自動車系の力学モデルを構築する．そして試験車両に基づき力学モデルのパラメー

タ同定を行い，シミュレーション結果が制動試験結果と整合性のあることを示す．また，ライダー

前傾姿勢による車体挙動への影響について考察する． 

次に，力学モデルに基づいた後輪の浮き上がり現象の解析結果から，急制動時にライダーのブレ

ーキをアシストし，後輪の浮き上がり現象を防止するためのコンバインドブレーキアシスト制御シ

ステムを設計する．そしてシミュレーションにより，設計したシステムの有効性を確認する． 

 

5.1.  試験車両およびライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデル  

5.1.1.  試験車両 

本章で対象とする試験車両は，排気量 1000 cc の二輪自動車である．試験車両の写真を Fig. 5.1

に示す．x, y, z 軸の加速度，および x, y, z 軸まわりのヨーレート，ロールレート，ピッチレートを検

出するため，試験車両の車体上部にある燃料給油口の付近には，3 軸加速度センサと 3 軸角速度セ

ンサを設置している．また，前・後輪回転速度，前・後輪ブレーキ油圧，前輪操舵角，後輪車軸高

をそれぞれ検出するためのセンサを備えている．なお，タイヤが変形することを考慮すると車輪接

地点周速度としては誤差が含まれるが，5.4. 節では前・後輪回転速度にそれぞれ，静止状態での前

輪および後輪の半径を乗じて求めた前・後輪接地点周速度（以下，前・後輪速度）を用いる． 

試験車両のフロントサスペンションは，一般的なテレスコピック型サスペンションで，ショック

アブソーバーを兼ねた 2 本のフロントフォークで構成されている．フロントフォークのストローク

はリニアセンサで直接計測しており，以後，このセンサ出力を，フロントサスペンションのストロ

ークと呼ぶ． 

一方，試験車両のリアサスペンションはリンク式モノショック型サスペンションで，スイングア

ームを含むリンク機構を有し，その 1 点から 1 本のショックアブソーバーを介して車体の中央部付

近に接続されている．リンク機構があるため，このショックアブソーバーのストロークは，後輪フ 
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Fig. 5.1 Test vehicle and measurement equipment 

 

レームと後輪車軸間の相対変位とは一致しない．試験車両では，スイングアーム下端のボルトと，

シート下方にあるパッセンジャー用ステップ取り付け位置との間にリニアセンサの両端を固定し，

このセンサのストロークを測定している．詳細は 5.2. 節で述べるが、本章ではこのセンサ出力を リ

アサスペンションセンサのストロークと呼び，リアショックアブソーバーのストロークと区別して

いる． 

 

5.1.2.  試験車両に基づくライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデル 

Fig. 5.1 に示した試験車両をもとに構築したライダー‐二輪自動車系の力学モデル [69]を Fig. 5.2

に示す．Fig. 5.2 の力学モデルには，5.2. 節で述べるリンク機構を単純化したリアサスペンション

のモデルを用いている．二輪自動車は，後輪フレーム（ライダーの下体，燃料タンク，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

体で構成され [29], [30]，フロントおよびリアサスペンションを考慮している [69], [71]．Fig. 5.2 で

は，慣性座標系の原点を O とし，後輪フレームの重心 A の地面への垂直投影点にとる．5 つの剛

体の重心を各々，W：ライダーの上体の重心，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：前輪の重心として，各剛体の座標系をそれぞれの基準座標系にとる．各剛体

の質量はそれぞれ，mW：ライダーの上体の質量，mA：後輪フレームの質量，mU：前輪フレームの 
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(a) Side view 

 

   

(b) Rear view 

 

Fig. 5.2 Dynamical model of rider-motorcycle system for the test vehicle 
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Table 5.1 Specifications of the rider-motorcycle system for the test vehicle 

Mass [kg] 
mA mU mW mC mD 

196 14.3 53.1 14.7 7.0 

Inertia 

[kgm
2
 ] 

I'OAxx I'OUxx I'OWxx I'OCxx I'ODxx 

11.8 1.74 1.80 0.41 0.26 

I'OAyy I'OUyy I'OWyy I'OCyy I'ODyy 

24.0 0.30 1.71 1.68 0.47 

I'OAzz I'OUzz I'OWzz I'OCzz I'ODzz 

15.4 0.40 0.45 0.41 0.26 

Length 

[m] 

a1 a2 a3 a4 a5 

0.501 0.737 0.365 0.166 0.368 

a6 b1 b2 b4 b5 

0.580 0.522 0.230 0.130 0.273 

hb Rr Rf c1 e1 

0.300 0.310 0.290 0.026 0.021 

f1 trail wheel base - - 

0.099 0.107 1.435 - - 

Angle 

[deg] 

λ θwyo ψ0 - - 

25 30 -9.93 - - 

 

 

 

Table 5.2 Specifications of spring constants and damping coefficients for the test vehicle 

Rotational spring constant [Nm/rad] 
Kwx Kwy - - 

350 10000 - - 

Rotational damping coefficient 

[Nms/rad] 

Cwx Cwy - - 

20 600 - - 

Spring constant [N/m] 
Kwz Kdz Kcz Kuwx 

172.2 150000 150000 1000 

Damping coefficient [Ns/m] 
Cwz Cdz Ccz Cuwx 

26.4 1000 1000 200 
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質量，mC：後輪の質量，mD：前輪の質量で表す．また，記号 R は車輪の半径で，Rr：後輪半径，

Rf：前輪半径である．記号 τはトルクを表し，τf：ライダーからの操舵トルク，τrr：後輪制駆動トル

ク，τrf：前輪制動トルクとする．後輪制駆動トルク τrrは，後輪制動トルク τbrと後輪駆動トルク τar

の和である．ライダー‐二輪自動車系の諸元を Table 5.1 に，サスペンションを除くばね定数および

減衰係数を Table 5.2 に示す．試験を行ったライダーは，身長 1.71 m，乗車装備時の体重 80 kg の日

本人男性である．ライダー上体はハンドル軸中心から長さ 0.3 m のハンドルバーへ，ばね Kwzおよ

びダンパ Cwzを介して結合している [32], [62]．また，ライダーの上体は，x 軸まわりに回転ばね Kwx

およびダンパ Cwx [32], [54]，y 軸まわりに回転ばね Kwy, ダンパ Cwy [69]で後輪フレームと結合され，

着座位置 J3を支点として受動的な運動を行うものとする．ライダー上体の y 軸まわりの前傾角は，

後輪フレームの z軸を 0°として右ねじの方向を正にとり，乗車時の姿勢に合わせて初期値 θwyoを 30°

に定めた．ライダー上体 y 軸まわりの回転ばね Kwy, ダンパ Cwy，および，ばね Kuwx, ダンパ Cuwxの

値については，-9 m/s
2の減速時にライダーの上体が 2°程度傾くようにシミュレーションを何回か繰

り返して定めている．ライダー上体の質量 mWと慣性モーメント I'OWxx，I'OWyy，I'OWzzは，2 章と同様，

身長と体重を基に文献 [77]を参考にして得た推定値である [71]． 

Fig. 5.1, Fig. 5.2 の力学モデルに示されるリアサスペンションは，マスレスリンクのスイングアー

ムを含むリンク機構と，ばね Kcsおよびダンパ Ccsからなるショックアブソーバーによって構成され

ている．スイングアームは，後輪の重心 C，後輪フレーム上の点 J2およびショックアブソーバーの

端点 JSCに，y 軸まわりに回転するピンジョイントで接続される．ショックアブソーバーのもう一方

の端点 JSAは，後輪フレームに，y 軸まわりに回転するピンジョイントにより接続されている．車体

y 軸まわりに回転するスイングアームの角度を，車体の x 軸を 0°として右ねじの方向を正にとり，

ψ + ψ0と表す．ライダー非乗車時に車体を直立させた状態でスイングアーム初期角度 ψ0 =-9.93°を定

めている．角度 ψ は初期値 ψ0を基準とするスイングアーム角である．前輪と前輪フレームは，前

輪操舵軸と平行設置されているフロントフォークのショックアブソーバーのばね Kdsおよびダンパ

Cdsを介して結合されており，フロントサスペンションは変位 ludを生じる．リアサスペンションの

機構と作用力，および前後サスペンションのばね Kds，Kcsおよびダンパ Cds，Ccsについては，5.2. 節

で詳述する． 

車体各部の質量と慣性モーメントは文献 [63]を参照している．車軸間距離や車輪半径，スイング

アームの長さは，試験車両の実測値を用いた．後輪フレーム A の重心位置を定める a1, a4, b4の値に

関しては，ライダー非乗車時，6.9 m/s (25 km/h)の一定速度での走行シミュレーションを行い，ライ

ダー非乗車時に試験車両で測定した前後輪荷重と一致するよう決定した．ライダーの着座位置 J3

のパラメータ a5, b5の値に関しては，ライダー乗車時，6.9 m/s (25 km/h)の一定速度での走行シミュ

レーションを行い，ライダー乗車時の前後輪荷重と一致するよう決定した．ライダー乗車時の前後

輪荷重の実測値は前輪 1372 N，後輪 1421 N，力学モデル上の前後輪荷重は前輪 1373 N，後輪 1420 

N である． 
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タイヤ力特性に関しては，文献 [41]に 3 種類のタイヤサイズについてそのマジックフォーミュラ

のパラメータが示されていることを 2 章で述べた．本章では，その中から試験車両に近いタイヤサ

イズ 120/70, 180/70 を選定してそれぞれ前輪と後輪のタイヤに設定した．タイヤ路面摩擦係数は 1.2

とし，タイヤのころがり抵抗係数を 0.015 としている．また，後輪には駆動チェーンによって回転

抵抗が生じる．回転抵抗によるトルクが後輪回転速度 θ
．

rに比例すると仮定し，後輪の浮き上がりが

生じた状態での後輪回転速度 θ
．

r の変化を試験結果と比較することにより，その比例係数を 0.25 

Nms/rad に設定した． 

非線形状態方程式は式(2. 10)を用いる．次節では，式(2. 31)の力行列 f
 Hに含まれるリアサスペン

ションによる作用力を求める． 

 

5.2.  リアサスペンションの機構解析 

制動時の車体挙動を精度よく再現するため，リアサスペンションについて機構解析を行った．試

験車両のリアサスペンションのリンク機構を Fig. 5.3 に示す．図中の A は後輪フレームの重心，C

は後輪の重心である．実車のリアサスペンションのリンク機構は，後輪フレームとリンクロッド 1

が，スイングアームとリンクロッド 2 によって接続される 4 節リンクである．スイングアームは，

後輪フレーム上の点 J2，後輪の重心 C およびリンクロッド 1 上の点に，y 軸まわりに回転するピン

ジョイントで接続されている．また，ショックアブソーバーは，後輪フレーム上の点 JSA とリンク

ロッド 1 上の点 JSC間をつなぎ，その両端が y 軸まわりに回転するピンジョイントで接続されてい

る．  

Fig. 5.3 の機構により，スイングアームの支点 J2からショックアブソーバーの支点 JSCまでの長さ

l3，および支点 J2と支点 JSCを結ぶ l3の線分とスイングアームの支点 J2と後輪の重心 C を結ぶ直線

のなす角度 λ3は，スイングアーム角 ψによって連続的に変化する．Fig. 5.3 のパラメータに測定値

l2 = 0.195 m, λ2 = 104°, a6 = 0.58 m を用い，Fig. 5.4 に l3および λ3をそれぞれ ψの関数として示す．Fig. 

5.4 に示すスイングアーム角 ψの範囲内では，それぞれ次式の 1 次関数で近似することができる． 

 

 

Fig. 5.3 Rear suspension link mechanism 
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Fig. 5.4 Rear suspension linkage length 
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 (5. 1) 

ただし，kl3 = -0.0493 m/deg, l3O = 0.245 m, kλ3 = 0.397, λ3O = 32.2°である．式(5. 1)を用いることにより，

Fig. 5.3のリンク機構を Fig. 5.5のように単純化したサスペンションモデルとして表すことができる．

Fig. 5.5 中，frsはショックアブソーバーによる作用力，FACはショックアブソーバーに力が加えられ

るとき AC 間に働く作用力である．リアサスペンションのばね定数 Kcs，減衰係数 Ccs，ショックア

ブソーバーのストローク lacを用いて，ショックアブソーバーによる作用力 frsを，次のように表す

ことができる． 
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ここで，ショックアブソーバーのストローク lacとその速度 l
．
acは，スイングアーム角 ψの関数と

して 
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と表すことができる．式(5. 2)中の χ は，車体の x 軸を 0°として右ねじの方向を正とするショックア

ブソーバーの y 軸まわりの回転角を示し，次式のように表される． 

   
   
















30322

30322

 cos cos

 sin sin
 arctan






ll

ll
 (5. 4) 

リアサスペンションの機構解析を行った結果，制動試験時に測定するリアサスペンションセンサ

のストローク lrsを，スイングアーム角 ψの関数として次式で表すことができる． 

          15.1 cos495.0295.02495.0295.0
22

rs
l  (5. 5) 

式(5. 5)では，スイングアームの支点 J2 から後輪フレームに固定されたリアサスペンションのセン

サ上端までの長さ 0.295 m，およびスイングアームの支点 J2からスイングアームに固定されたセン

サ下端までの長さ 0.495 m を用いた．また，式(5. 5)中の(1.15 - ψ)は，支点 J2とセンサ上端を結ぶ軸

と，支点 J2とセンサ下端を結ぶ軸がなす角である． 

ショックアブソーバーによる作用力 frsは，点 J2を支点，JSAおよび JSCを作用点とし，右ねじの

方向を正とする車体 y 軸まわりの回転トルク τrsを，後輪フレームに対して与える．さらに制動時に

は，後輪制動トルク τbr の反トルクがスイングアームに加わる．駆動時の挙動には，後輪駆動トル

ク τar の反トルクが，前後スプロケットと駆動チェーンを介して後輪フレームに加わることを考慮

し，試験車両の前後スプロケットの比として 2 次減速比 39/17 の逆数を乗じている．式(5. 6), (5. 7)

に，AC 間の作用力 FAC，および作用力 FACによって後輪フレームに加わるトルク τACを示す． 
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Fig. 5.5 Simplified rear suspension model 
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式(5. 7)に式(5. 6)を代入することで，AC 間の作用力 FACの大きさ fACは，スイングアーム角 ψの関

数として式(5. 8)のように求められる． 
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 (5. 8) 

ここで，l1，λ1は他のパラメータより幾何学的に求められ，l1 = 0.168 m, λ1 = 51°である．式(5. 8) 右

辺第 1 項の分子はショックアブソーバーによる作用力 frsによって生じる回転トルク τrs，分母は AC

間の距離である．なお，式(5. 8) 右辺第 2 項のとおり，二輪自動車では後輪制動トルク τbrと後輪駆

動トルク τar を同時に与えることが可能であるが，本論文ではこれらを個別に与える場合について

シミュレーションで再現する． 

Fig. 5.6 に，静止状態の試験車両を用い，乗員数とライダーの姿勢を変えて測定したフロントサ

スペンションおよびリアショックアブソーバーのストロークと前後輪荷重の関係を示す．また，

Table 5.3 に，前後サスペンションのばね定数と減衰係数をそれぞれ示す．フロントサスペンション

のばね定数 Kdsについては，Fig. 5.6 の測定結果の近似直線の傾きから，2 本のフロントフォークの

合計として Kds=32600 N/m と定めることができる．リアサスペンションについては，ショックアブ

ソーバーによる作用力 frsと後輪車軸に加わる作用力 FACを関係づけることで，ばね定数 Kcsを求め

ることができる．静止状態では，後輪駆動トルク τar，後輪制動トルク τbrおよびショックアブソー

バーのストロークの変化速度 l
．
acがいずれも 0 であるので，式(5. 2)を式(5. 8)に代入し，次の式を得

る． 
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式(5. 9)と Fig. 5.6 の測定結果を用い，リアサスペンションのばね定数 Kcs=98800 N/m を得る． 

前後サスペンションのストロークは物理的に制限されており，試験車両の仕様にはホイールトラ

ベルとしてそれぞれ，前輪 0.12 m, 後輪 0.14 m が規定されている．そこで，力学モデルでは，規定

のホイールトラベルに一致するショックアブソーバーのストロークの制限範囲を設定した．Fig. 5.7

に，力学モデルで設定したフロントおよびリアサスペンションのばね定数および減衰係数を示す．

Fig. 5.7の横軸は，ばねの自然長を 0 mとしてのショックアブソーバーのストロークを表している．

フロントサスペンションに関しては，実測結果をもとにしてフロントサスペンションのストローク

ludの最小値を-0.11 m と設定し，ストローク範囲を定めた．リアサスペンションに関しては，ショ

ックアブソーバーが予め圧縮されていることから，ショックアブソーバーのストローク lacの最大値

を-0.01 m と設定し，ストロークの制限範囲を定めた．その上で，ストロークが制限範囲外となる

領域では，Fig. 5.7 (a)のようにばね定数 Kcs，Kdsの値を 4 倍にした [17]．前後サスペンションの減



140 

 

衰係数には，伸側減衰係数 
csC , 

dsC と圧側減衰係数 
csC , 

dsC をそれぞれ設定し，サスペンションセン

サのストロークとピッチング動作が実験結果と一致するように定めた．その上で，ショックアブソ

ーバーのストロークが制限範囲外となる領域では，Fig. 5.7 (b)のとおり減衰係数を設定値の 6 倍に

した [17]．  

 

 

 

Fig. 5.6 Tire vertical force measurement 
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(a) Spring constants  

 

 

(b) Damping coefficients 

Fig. 5.7 Spring constants and damping coefficients of front and rear suspensions  
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5.3.  タイヤ接地点のモデリング 

後輪の浮き上がり現象が発生した際には，タイヤの接地点が失われ，垂直荷重はゼロになる．Fig. 

5.8 (a), (b) にそれぞれ，タイヤが接地した状態と浮き上がりが発生した状態での接地点の様子を示

す．C は車輪の後輪の重心点，rrは後輪半径を示す．タイヤ形状は，半径 rrtで点 C1を中心とする

真円と仮定する．このとき，タイヤ接地点 P は，常にタイヤの中心点 C1の鉛直下方にある．C と

C1を結ぶ直線と並行でかつタイヤ接地点Pを通りる線分が，車輪の回転軸と交わる点をC2とする．

タイヤが接地していない状態では，タイヤ接地点 P と C2を結ぶ線分の長さ lC2Pは，後輪半径 rrに

等しい．タイヤが接地している状態では，線分の長さ lC2Pは，タイヤが接地していない状態とタイ

ヤの変形量 Δrrtだけ異なる．ここで，タイヤの中心点 C1から路面までの垂線の長さを zC1，タイヤ

の変形が最大限に達したときの半径を δrrrtとする．このとき，タイヤの中心点 C1とタイヤ接地点 P

を結ぶ線分の長さ lC1Pを，次のように表すことができる． 
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(a) When the tire is connected to ground      (b) When the tire is not connected to ground 

Fig. 5.8 Tire ground contact point 

 

 

 

 

road 

surface

1C
z

C

rr

rtr

1C

rtr PP 

2C

PC
l

2

1C
z

C

rr

rtr

1C

rtC
rz 

1

P

2C

PC
l

2

P

0 rtr



143 

 

なお，線分 lC1P は，tanh を用いて次式のように書き換え，関数を連続的にすることで，シミュレー

ションを実行する際に計算の収束性を向上することができる． 
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5.4.  制動試験とシミュレーションの結果比較 

5.2. 節で導出したリアサスペンションの作用力を含めたライダー‐二輪自動車系の力学モデル

を用いて，直進中の制動シミュレーションを行い，実車走行試験結果と比較する．実車による制動

試験では，前輪ブレーキまたは後輪ブレーキのみを用いて，車速約 28 m/s (100 km/h)および約 17 m/s 

(60 km/h)の直進走行より制動を開始する．この際，エンジンブレーキによる後輪制動トルクが発生

しないよう，クラッチを切ってから制動を開始している．また，アンチロック・ブレーキ・システ

ム（ABS）が試験結果に及ぼす影響を避けるため，試験車両の ABS 機能を無効にしている． 

 

 

(a) Rear wheel speed 

 

Fig. 5.9 Comparison of simulation and experimental results before braking (pp. 143-144) 
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(b) Front suspension stroke 

 

(c) Rear suspension sensor stroke 

 

Fig. 5.9 Comparison of simulation and experimental results before braking (pp. 143-144) 
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制動開始速度を試験結果と一致させるため，シミュレーションでは，制動を開始する 0.1 s 前ま

で後輪速度が実測値に追従するよう PID 制御を施し，後輪駆動トルク τarを与えている．Fig. 5.9 に，

制動を開始する前の実測結果とシミュレーション結果を示す．Fig. 5.9 (a) は後輪速度，(b)はフロン

トサスペンションのストローク，(c)はリアサスペンションセンサのストロークである．図中の点線，

実線および破線はそれぞれ，式(5. 6)で駆動トルクの反力を考慮しない場合, 2 次減速比を 39/17 とし

た場合, および 1 とした場合のシミュレーション結果を表す．一点鎖線は実車での測定結果を示す．

Fig. 5.9 (a), (b) より，後輪速度とフロントサスペンションのストロークについて，シミュレーショ

ンと実測の結果がよく一致していることがわかる．Fig. 5.9 (c)より，駆動トルクの反力を考慮しな

い場合と 2次減速比を 1に設定した場合のリアサスペンションセンサのストロークのシミュレーシ

ョン結果は，実測結果とは一致しない．これに対して試験車両の諸元から設定した 2 次減速比 39/17

を用いることにより，シミュレーションと実測の結果が整合していることがわかる． 

制動開始後は，シミュレーションのブレーキ入力条件を実車試験と同じにするため，前後輪で独

立に測定したブレーキ油圧値に比例係数 kbf, kbrを乗じ，前輪と後輪それぞれの制動トルク入力 τrf, τbr

として力学モデルに与える．前後ブレーキ油圧測定値に対する制動トルクの比例係数 kbf, kbrはそれ

ぞれ，前輪のみ，および後輪のみを制動するシミュレーションを行って前輪速度および後輪速度が

実測値と一致する値に定めた．Fig. 5.10, Fig. 5.11 および Fig. 5.12 のシミュレーションでは，ライダ

ー上体の前傾角の初期値 θwyoとして表 1 の記載値 30°を用い，Fig. 5.13 にはこれを 22°, 30°, 38°に設

定した場合の結果を示す．なお，Fig. 5.10 ~ Fig. 5.13 では，車速が一定になってから 2 m/s に達する

までのシミュレーション結果を示している． 

Fig. 5.10 に，前輪にのみ制動トルクを与えたときのシミュレーションと実測の結果を示す．Fig. 

5.10 (a)は前輪制動トルク，(b)は前輪速度，(c)は後輪速度，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)

はフロントサスペンションのストローク，(f) はリアサスペンションセンサのストロークである．

図中の実線はシミュレーション結果，一点鎖線は実車での測定結果を示す．Fig. 5.10 (a) の測定結

果では，前輪のブレーキ油圧測定値に比例係数 kbf =60 を乗じた値を示している．1 s より制動を開

始し，1.2 s で前輪制動トルクが-800 Nm に達する．Fig. 5.10 (b)，(c)の前・後輪速度は，制動開始よ

り 2.1 s 付近までの間，シミュレーションと実測の結果がよく一致している．2.1 s 以降については，

タイヤの変形による誤差が生じていると考えられる．また，Fig. 5.10 (d) ~ (f)より，(e)に示すフロン

トサスペンションのストローク ludが，実測で-0.1 m 付近より緩やかに減少している点はシミュレー

ションと異なるものの，ピッチレート，制動初期のフロントおよびリアサスペンションセンサのス

トロークの変化については，実測とシミュレーションで良く一致していることがわかる． 

次に，Fig. 5.11 に後輪にのみ制動トルクを与えたときの結果を示す．Fig. 5.11 (a) は後輪制動トル

ク，(b) はフロントサスペンションのストローク，(c)はリアサスペンションセンサのストロークで

ある．図中の実線はシミュレーション結果，一点鎖線は実車での測定結果を示す．Fig. 5.11 (a) の

測定結果には，後輪のブレーキ油圧測定値に比例係数 kbr =8 を乗じた値を示している．前・後輪速

度の結果は割愛するが，Fig. 5.10 と同様，シミュレーションと実測の結果がよく一致することを確
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認している．Fig. 5.11 (b), (c) より，フロントサスペンションのストローク ludとリアサスペンショ

ンセンサのストローク lrsについて，シミュレーション結果と実測結果がよく一致していることがわ

かる． 

Fig. 5.12 に，前輪のみの制動によって後輪の浮き上がり状態が生じた場合の結果を示す．前輪の

ブレーキ油圧測定値に対する制動トルクの比例係数 kbf は，Fig. 5.10 のシミュレーション結果と同

様 60 に設定している．Fig. 5.12 (a)は前輪制動トルク，(b)は後輪車軸の地面に対する高さ，(c) は後

輪速度，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)はフロントサスペンションのストローク，(f) はリ

アサスペンションセンサのストロークである．図中の実線はシミュレーション結果，一点鎖線は実

車での測定結果を示す．Fig. 5.12 (a) では，1 s で車速 16.7 m/s (60 km/h) から制動を開始し，制動ト

ルクが 1.3 s 付近で最大値-1000 Nm に達した後，1.7 s から 2.1 s の間は制動を止めている．Fig. 5.12 

(b) より，制動開始後，1.2 s 付近より後輪が浮き上がり始め，1.8 s 付近で最大値約 0.47 m に達した

後，制動トルクを減じたことで接地を回復することがわかる．Fig. 5.12 (c) より，後輪が浮き上が

っている間は後輪速度の減少幅が小さいが，1.9 s 付近で接地した瞬間，急激に減少することがわか

る．Fig. 5.12 (d) ~ (f) より，1.9 s で後輪が接地した後，2 s 付近でリアサスペンションセンサのスト

ローク lrsが最小値 0.43 m になっていることがわかる．制動開始からリアサスペンションセンサの

ストローク lrsが最小になるまでの間，制動によって後輪が浮き上がり状態に至る現象がシミュレー

ションで再現でき，サスペンションやピッチングの挙動が実測と整合している． 

Fig. 5.13 に，ライダーの前傾角の初期値 θwyoを変えた場合のシミュレーション結果を，実測結果

とともに示す．前輪のブレーキ油圧測定値に対する制動トルクの比例係数 kbf は，Fig. 5.10 のシミ

ュレーション結果と同様 60 に設定している．Fig. 5.13 (a)は前輪制動トルク，(b)は後輪車軸の地面

に対する高さ，(c)は後輪速度，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)はフロントサスペンション

のストローク，(f)はリアサスペンションセンサのストロークである．図中の点線，実線および破線

はそれぞれ，ライダー上体の前傾角が 22°, 30°, 38°の場合のシミュレーション結果を表す．一点鎖

線は実車での測定結果を示す．Fig. 5.13 (a) ~ (c) では 0.8 s で制動を開始し，1.0 s から 1.3 s まで，

および 2.0 s から 2.5 s までの間，後輪車軸が高くなり，後輪速度はゆるやかに減少していることが

わかる．1 s 付近で後輪が浮き上がり始めるタイミングにはライダー上体の前傾角による大きな違

いはみられないが，後輪車軸高の最大値はライダーの前傾角の増大に応じて高くなり，後輪の浮き

上がり後に再び路面に接地するタイミングは遅くなる．Fig. 5.13 (d) ~ (f) より，リアサスペンショ

ンセンサのストローク lrsが最大値 0.47 m に達して後輪が浮き上がっている状態では，ライダー上

体の前傾角が大きいほどピッチレートも大きくなっている．以上より，ライダー上体の姿勢が，後

輪の浮き上がりが生じた状態での二輪自動車のピッチング挙動の大きさに，影響を及ぼしているこ

とがわかる． 
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(a) Front brake torque 

 

(b) Front wheel speed 

 

Fig. 5.10 Comparison of simulation and experimental results in front braking only (pp. 147-149) 
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(c) Rear wheel speed 

 

(d) Pitch rate 

  

Fig. 5.10 Comparison of simulation and experimental results in front braking only (pp. 147-149) 
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(e) Front suspension stroke 

 

(f) Rear suspension sensor stroke 

 

Fig. 5.10 Comparison of simulation and experimental results in front braking only (pp. 147-149) 
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(a) Rear brake torque 

 

(b) Rear wheel speed 

 

Fig. 5.11 Comparison of simulation and experimental results in rear braking only (pp. 150-151) 
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(c) Front suspension stroke 

 

(d) Rear suspension sensor stroke 

 

Fig. 5.11 Comparison of simulation and experimental results in rear braking only (pp. 150-151) 
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(a) Front brake torque 

 

(b) Rear wheel axis height 

 

Fig. 5.12 Simulation results of front braking with rear wheel rifting (pp. 152-154) 

0 1 2 3
-1500

-1000

-500

0

500

Time [s]

T
o
rq

u
e 

[N
m

]

 

 

0 1 2 3
0.25

0.3

0.35

0.4

0.45

0.5

0.55

Time [s]

H
ig

h
t 

[m
]

 

 

   experiment :                 simulation :



153 

 

 

(c) Rear wheel speed 

 

(d) Pitch rate 

 

Fig. 5.12 Simulation results of front braking with rear wheel rifting (pp. 152-154) 
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(e) Front suspension stroke 

 

(f) Rear suspension sensor stroke 

 

Fig. 5.12 Simulation results of front braking with rear wheel rifting (pp. 152-154) 

  

0 1 2 3
-0.12

-0.1

-0.08

-0.06

-0.04

-0.02

0

Time [s]

S
tr

o
k

e 
[m

]

 

 

0 1 2 3
0.42

0.43

0.44

0.45

0.46

0.47

0.48

Time [s]

S
tr

o
k

e 
[m

]

 

 

   experiment :                 simulation :



155 

 

 

(a) Front brake torque 

 

(b) Rear wheel axis height 

 

Fig. 5.13 Simulation results with various rider’s posture (pp. 155-157) 
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(c) Rear wheel speed 

 

(d) Pitch rate 

 

 

Fig. 5.13 Simulation results with various rider’s posture (pp. 155-157) 
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(e) Front suspension stroke 

 

(f) Rear suspension sensor stroke 

 

 

Fig. 5.13 Simulation results with various rider’s posture (pp. 155-157) 
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5.5.  コンバインドブレーキアシスト制御システムの設計 

5.1. 節と 5.2. 節では，後輪の浮き上がりを再現するための力学モデルを構築した．本節では，こ

の力学モデルを用い，制動中の後輪の浮き上がり現象を防止し，車体のピッチングを安定化するた

めのコンバインドブレーキアシスト制御システムを設計する． 

まず，力学モデルを用いて，後輪の浮き上がりが発生する条件を確認する．Fig. 5.14(a), (b), (c)に

それぞれ，Fig. 5.10，Fig. 5.12 および Fig. 5.13 のシミュレーションで得られたピッチ角の結果を示

す．Fig. 5.14 (a) では制動中のピッチ角は 3.6°で一定になっている．一方，Fig. 5.14 (b), (c) および

Fig. 5.12, Fig. 5.13 (b) より，ピッチ角が 3.5°の付近でピッチレートの傾きが変化して，後輪の浮き

上がりが発生していることがわかる． 

上記をより詳細に検討するため，Table 5.4 に，-100 Nm~-1000 Nm の範囲の制動トルクを前輪に

のみ与えてシミュレーションを行い，姿勢が安定した後のピッチ角と前後輪荷重を示す．なお，静

止状態での前・後輪垂直荷重は，前輪 1373 N，後輪 1420 N であった．タイヤのころがり抵抗，後

輪の制・駆動トルクおよび駆動チェーンによる回転抵抗を考慮しているため，走行時の前・後輪垂

直荷重は，静止時と異なる． 

 

 

 

(a) Pitch angle when rear lifting is not occurred (Fig. 5.10) 

Fig. 5.14 Simulation result of pitch angle for Fig. 5.10 Fig. 5.12 and Fig. 5.13 (pp. 158-159) 
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(b) Pitch angle when rear lifting is occurred (Fig. 5.12) 

 

 

(c) Pitch angle when rear lifting is occurred (Fig. 5.13) 

Fig. 5.14 Simulation result of pitch angle for Fig. 5.10 Fig. 5.12 and Fig. 5.13 (pp. 158-159) 
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Table 5.4 Simulation results of pitch angle during braking (front brake only) 

Front brake torque 

[Nm] 

Pitch angle  

[deg] 

Front tire vertical force 

[N] 

Rear tire vertical force 

[N] 

0 -0.64 1282 1511 

-100 0.09 1496 1297 

-200 0.70 1631 1162 

-300 1.32 1766 1027 

-400 1.94 1902 891 

-500 2.57 2039 754 

-600 3.05 2173 620 

-700 3.38 2302 491 

-800 3.52 2430 363 

-900 3.55 2555 238 

-1000 3.59 2690 103 

 

 

Fig. 5.15 Front and rear tire vertical forces and pitch angle 

 

Table 5.4 に示したピッチ角と前・後輪の垂直荷重の関係を Fig. 5.15 に示す．Fig. 5.15 より，制動

中の前・後輪の垂直荷重は，ピッチ角に対し 3.5°付近まで一定の変化率であるが，3.5°以上で後輪

垂直荷重が急激に失われることがわかる．以上の結果より，ピッチ角を 3.5°以内に抑制することで，

後輪の浮き上がりを防止することができると考えられる．このとき，ピッチ角が 3.5°を超えたとき

に制御を施し，3.5°未満のときには制御出力を 0 にする． 
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Fig. 5.16 Closed loop control system of combined brake assist system to prevent rear lifting 

 

そこで，Fig. 5.16 のようにピッチ角をフィードバック信号とする PI 制御器を用い，ピッチ角が

3.5°を超えたときの前輪制動トルクを抑制する．ピッチ角のターゲット値を θyt =3.5°とし，PI 制御

器に入力するフィードバック信号
y

 を以下のように与えることで，ピッチ角が 3.5°未満のときのフ

ィードバック信号の大きさを 0 にする． 

      01  

yyytyyyy G   (5. 10) 

ここで，Gy (θy)は，次式のように与える． 

 
  

2

 tanh1
yyty

yy
G





  (5. 11) 

ρyはGy (θy)の値が 0から 1に変わるまでの幅を決めるデザインパラメータであり，ρy =1500とした．

Fig. 5.17 に示すとおり，このとき Gy (θy)は θy <3.4°で 0，θy >3.6°では 1 になる．Fig. 5.18 に，実線で

フィードバック信号 εyを，また，点線で Gy (θy)( θyt - θy)を示す．フィードバック信号 y
 は，θy <3.4°

では 0，θy >3.6°では(θyt - θy - π ρy
-1

)<0 の値をとる関数である．Gy (θy) ( θyt - θy)をフィードバック信号

として用いた場合，3.45°<θy <3.5°の範囲ではわずかながら 0 よりも大きな値をとり，制御器のゲイ

ンの切り替えが必要になる．そこで，θyt - θy =π ρy
-1のとき Gy (θy)=0.00186<<1 であることを利用し，

Gy (θy) (θyt - θy - π ρy
-1

)を用いることで，フィードバック信号 εyが常に 0 以下の値となるようにしてい

る． 

二輪自動車へ入力する前輪制動トルク τrfは，式(5. 10)と式(5. 11)を用いて，次式のように与える． 

rfcrfrrf    (5. 12) 
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Fig. 5.17 Value of Gy 

 

 

 

Fig. 5.18 Value of Feedback signal of control system of the combined brake assist system 
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τrfcは，PI 制御器が出力する前輪制動トルクを示す．式(5. 13) 第 2 項で Gy (θy)を乗じることにより，

PI制御器が出力する前輪制動トルク τrfcが，θy <3.4°で確実に 0になるようにしている．PI制御には，

比例ゲイン係数 kpy=60000，積分ゲイン係数 kiy=40000 を用いた．また，τrfrは，ライダーがブレーキ

レバーを操作することで与えられる前輪制動トルク入力値である． 

後輪にはピッチ角に応じた制動トルクを与える．このために，Fig. 5.15 に示したピッチ角と後輪

垂直荷重の関係より，後輪のスリップを起こさない範囲で後輪に与えることのできる制動トルクの

最大値を求める．Fig. 5.15 のピッチ角 3.52°以下の範囲では，前・後輪荷重をそれぞれピッチ角の 1

次関数として次式のように表すことができる． 
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 (5. 14) 

ここで，単純化のため，前・後輪垂直荷重がそれぞれのタイヤ前後力の最大値に等しいとみなす．

このとき，式(5. 14)に後輪の半径 Rtの値を乗じて，後輪タイヤの接地点で FCx=FCzを発生する後輪

制動トルク τrrcを，次式のように求めることができる． 

2.420 4500  yrrc θτ  (5. 15) 

後輪制動トルク τrr が rrcrr
  を満たすときには，制動で発生するタイヤ前後力が最大値よりも小

さいため，後輪のスリップは発生しない． 

式(5. 12)によって前輪制動トルク τrfを抑制すると同時に後輪に制動トルク τrrcを与えるとき，後

輪制動トルク τrrは，次式のように表せる． 

    
rrcyyrrryyrr GG   1  (5. 16) 

 

5.6.  後輪の浮き上がり現象に対するコンバインドブレーキアシスト制御システムの検

証（テストケース 5） 

Fig. 5.19 に，実車制動試験で後輪の浮き上がりが生じていないケースについて，コンバインドブ

レーキアシスト制御システムを用いたときのシミュレーション結果を示す．シミュレーションの制

動トルク入力は，Fig. 5.10 に示した実測値より算出した．Fig. 5.19 (a)は前輪制動トルク，(b)は後輪

制動トルク，(c)は後輪フレームのピッチ角，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)は前輪速度，(f)

は後輪速度である．図中の実線はコンバインドブレーキアシスト制御を施したときのシミュレーシ

ョン結果，破線はコンバインドブレーキアシスト制御を施さないときのシミュレーション結果，一

点鎖線は実車での測定結果を示す．比較のため，前輪の制動力のみを制御して後輪には制動トルク

を与えない場合について，そのシミュレーション結果を点線で示す．Fig. 5.19 (a) より，前輪制動
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トルク入力値約-900 Nm に対し，コンバインドブレーキアシスト制御システムは前輪制動トルクを

250 Nm 程度低減していることがわかる．Fig. 5.19 (b) より，1.2 s 以降，コンバインドブレーキアシ

スト制御システムが後輪に最大-160 Nm 程度の制動トルクを与え，制動力を補っていることがわか

る．Fig. 5.19 (c), (d) より，制動中のピッチ角とピッチレートの最大値についてはコンバインドブレ

ーキアシスト制御システムの有無による違いが小さく，1.3 s 以降でピッチレートの収束性を向上し

ていることがわかる．Fig. 5.19 (e), (f) より，前後輪速度はいずれもほぼ一致しており，コンバイン

ドブレーキアシスト制御システムを用いて後輪に制動トルクを与えることで，コンバインドブレー

キアシスト制御システムを用いない場合と同程度の減速度が得られていることがわかる． 

Fig. 5.20 に，実車制動試験で後輪の浮き上がり現象が生じたケースについて，コンバインドブレ

ーキアシスト制御システムを用いたときのシミュレーション結果を示す．シミュレーションの制動

トルク入力は，Fig. 5.12 に示した実測値より算出している．Fig. 5.20 (a)は前輪制動トルク，(b)は後

輪制動トルク，(c)は後輪フレームのピッチ角，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)は前輪速度，

(f)は後輪速度，(g)は後輪車軸高である．図中の実線はコンバインドブレーキアシスト制御システム

を用いたときのシミュレーション結果，鎖線はコンバインドブレーキアシスト制御システムを用い

ないときのシミュレーション結果，一点鎖線は実車での測定結果を示す．Fig. 5.20 (a) より，前輪

制動トルク入力が-800 Nm 以上となる 1.2 s~1.7 s の間と 2.4 s 以降では，コンバインドブレーキアシ

スト制御システムが前輪制動トルクを 250 Nm 程度低減していることがわかる．また，前輪制動ト

ルク入力が小さい 1.7 s~ 2.4 s 間の制動トルクは，入力と一致している．Fig. 5.20 (b) より，前輪制

動トルクが低減されている期間，最大-160 Nm 程度の後輪制動トルクが与えられている．Fig. 5.20 (c), 

(d) より，コンバインドブレーキアシスト制御システムによって，1.2 s 以降のピッチ角が 3.6°未満

に抑制され，制動中はほぼ一定に保たれていることがわかる．Fig. 5.20 (e), (f) より，測定結果で後

輪が空転している 1.2 s~1.9 s の間，コンバインドブレーキアシスト制御システムによって前輪と後

輪の車速が同じになっていることがわかる．また，Fig. 5.20 (g) より，測定結果でみられる後輪の

浮き上がり現象を，コンバインドブレーキアシスト制御システムが防止していることがわかる．な

お，後輪の浮き上がり現象を防止したとき，実際の走行では，ライダーが制動トルクを緩める必要

はなくなるため，Fig. 5.20 に示したシミュレーション結果よりも制動距離を短くすることができる

と考えられる． 
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(a) Front brake torque 

 

(b) Rear brake torque 

 

Fig. 5.19 Performance of combined brake assist system when rear lifting is not occurred (pp. 165-167) 
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(c) Pitch angle 

 

(d) Pitch rate 

 

Fig. 5.19 Performance of combined brake assist system when rear lifting is not occurred (pp. 165-167) 
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(e) Front wheel speed 

 

(f) Rear wheel speed 

 

Fig. 5.19 Performance of combined brake assist system when rear lifting is not occurred (pp. 165-167) 
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(a) Front brake torque 

 

(b) Rear brake torque 

 

Fig. 5.20 Performance of combined brake assist system when rear lifting is occurred (pp. 168-171) 
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(c) Pitch angle 

 

(d) Pitch rate 

 

Fig. 5.20 Performance of combined brake assist system when rear lifting is occurred (pp. 168-171) 
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(e) Front wheel speed 

 

(f) Rear wheel speed 

 

Fig. 5.20 Performance of combined brake assist system when rear lifting is occurred (pp. 168-171) 
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(g) Rear wheel axis height 

 

Fig. 5.20 Performance of combined brake assist system when rear lifting is occurred (pp. 168-171) 

 

5.7.  まとめ 

本章では，二輪自動車の実車制動試験結果に基づく急制動時の運動解析により，車体のピッチン

グ挙動も含めたシミュレーションと制動試験結果との比較を行なった．そして，後輪の浮き上がり

現象を防ぐためのコンバインドブレーキアシスト制御システムを設計し，シミュレーションにより

設計したシステムの有効性の確認を行った．本章の内容を，以下にまとめる． 

(1) リアサスペンションの機構解析を行い，リアサスペンションのショックアブソーバーに発生す

る力と後輪フレームに加わる力・トルクの関係式を導出した．この機構を考慮して 13 の運動

学的自由度を持つライダー‐二輪自動車系の力学モデルを構築し，試験車両に基づき力学モデ

ルのパラメータ同定を行った． 

(2) 実車で測定されたブレーキ油圧より算出した制動トルク入力を用いてシミュレーションを行

い，その結果から制動時の二輪自動車の挙動が再現できることを示した．過大な制動によって

後輪が浮き上がり状態に至ることがシミュレーションで再現でき，その際のサスペンションや

ピッチングの挙動について，制動試験結果との整合性が確認できた．また，ライダー上体の前

傾姿勢を変えることにより，ライダーの姿勢が後輪の浮き上がりの程度に影響を及ぼすことを，

シミュレーション結果から示した． 

0 1 2 3
0.25

0.3

0.35

0.4

0.45

0.5

0.55

Time [s]

L
en

g
th

 [
m

]

 

 

tmeasuremen  :

 controlassist  brake combined without simulation  :

controlassist  brake combined with simulation  :



172 

 

(3) 本章で構築した力学モデルを用いて，制動中の後輪の浮き上がり現象を防ぎ，車体の姿勢を安

定化するためのコンバインドブレーキアシスト制御システムを設計した．シミュレーションを

用いてテストケースに基づいた検証を行い，コンバインドブレーキアシスト制御システムが車

体のピッチ角を一定の範囲内に保ち，後輪の浮き上がりを防ぐことを示した． 
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6.  結   論 

本論文では，二輪自動車の制動時に，何らかの横力を受けて車体が転倒に至ることを防ぐための

前輪操舵アシスト制御システム，および過大な制動力が原因で生じる後輪の浮き上がりを防ぐため

のコンバインドブレーキアシスト制御システムの設計を行った．はじめに，これら 2 つの制御シス

テムを包括するライダーアシスト制御システムについて，機能分析に基づく概念設計を行い，検証

項目を明確にした．その上で，適切な力学モデルを構築し，テストケースに基づいて設計した制御

系の検証を行った． 

2 章では，まず，制動時におけるライダーアシスト制御システムの機能分析に基づく概念設計を

行い，検証項目を明確にした．システムモデルの記述方法の一つである SysML (Systems Modeling 

Language)を用いて，設計対象とするシステムの機能分析を行い，ライダーアシスト制御システムが，

制動時にライダーの操舵をアシストするための「前輪操舵アシスト制御」と，急制動時にライダー

のブレーキをアシストするための「コンバインドブレーキアシスト制御」の 2 つの制御機能を備え

る必要のあることを明らかにした．また，この分析によって，前輪操舵アシスト制御システムの設

計に用いる力学モデルには，タイヤ力および制動時のピッチング動作を再現する必要のあることが

わかった．さらに，コンバインドブレーキアシスト制御システムの設計に用いる力学モデルでは，

サスペンションモデルの詳細化とタイヤの非接地の再現を必要とすることが明らかになった．次に，

前輪操舵アシスト制御システムの設計に必要な力学モデルの構築を行った．ここでは，制動時の現

象を，力学モデルを用いたシミュレーションで再現するために，タイヤ力の非線形特性とサスペン

ションの伸縮などに伴うピッチング動作を考慮し，13 の運動学的自由度を持つライダー二輪自動車

系の非線形力学モデルを構築した．そして，コーナリング特性と制動に関し，異なるタイヤ力の適

用した場合，およびサスペンション追加の有無について，シミュレーションを用いて力学モデルの

比較を行った． 

3 章では，2 章で構築したライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデルを用い，減速度を一定と

した制動中の状態を平衡点として，その近傍での線形化状態空間モデルを導出した．得られた線形

化状態空間モデルに固有値解析を施し，減速によってモード分離後の振動モードがどのように変化

するかを明らかにした．また，モード分離後の各固有値に対応する固有ベクトルを用いて各モード

の特徴を示した．さらに操舵入力に対するロール角，ロールレートおよび操舵角それぞれの周波数

応答解析を行ない，制動時における前輪操舵制御システム設計に必要なモードを特定し，これに基

づき 12 次の低次元化モデルを導出した． 

4 章では，3 章で導出した低次元化モデルを用い，H∞制御理論を適用して，ライダーの操縦をア

シストするための前輪操舵アシスト制御システムの設計を行った．そして 2 章のテストケースに基

づき，前輪操舵アシスト制御システムの妥当性を確認した．直進走行における制動中に前輪のみが

路上の小石などへ乗り上げた場合を想定し，操舵軸まわりへインパルス外乱を与えるシミュレーシ

ョンを行った結果，前輪操舵アシスト制御が有効に機能することを確認した．制御システムの設計
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時に想定されていない設定パラメータの変動に対しても，設計した前輪操舵アシスト制御系は所望

の性能を確保でき，ロバスト性があることを確認している．ここでは，設計した前輪操舵アシスト

制御系が外乱入力直後のライダーの操舵を補完することによって，ロール角応答の振動幅を抑制し，

前輪タイヤ横力の余裕度を高めることがわかった．また，穏やかな旋回中に制動を行った場合にも，

設計した制御システムが有効に機能することを確認している．さらに，制御系設計を行う際の平衡

点の取り方について，直進制動時の状態と，直進での一定走行中の状態および定常円旋回中の状態

を比較し，直進中または緩やかな旋回中の制動時において，直進制動時の状態を平衡点として設計

した制御器が他の 2 つよりも優れた制御性能を示すことがわかった． 

5 章では，二輪自動車の実車制動試験結果に基づく運動解析を行い，急制動時にピッチングを伴

って後輪が浮き上がる現象を精度よく再現する力学モデルを構築し，その上でブレーキアシスト制

御システムを設計した．まず，後輪の浮き上がりのタイミングなど，後輪が浮き上がる現象を精度

良く再現するための非線形力学モデルを構築した．このためにリアサスペンションの機構解析を行

い，リアサスペンションのショックアブソーバーに発生する力と後輪フレームに加わる力・トルク

の関係式を導出した．そして，サスペンションのストローク制約を考慮して，試験車両とのパラメ

ータ同定を行なった．次に，構築したモデルの妥当性確認のため，二輪自動車の実車制動試験結果

に基づく急制動時の運動解析を行った．実車で測定されたブレーキ油圧より算出した制動トルク入

力を用いてシミュレーションを行い，その結果から制動時の二輪自動車の挙動が再現できることを

示している．その結果，過大な制動によって後輪が浮き上がり状態に至ることがシミュレーション

で再現でき，その際のサスペンションやピッチングの挙動について，制動試験結果との整合性を確

認することができた．また，ライダー上体の前傾姿勢を変えることにより，ライダーの姿勢が後輪

の浮き上がりの程度に影響を及ぼすことを，シミュレーション結果から示した．力学モデルに基づ

いた後輪浮き上がり挙動の解析結果からは，制動時の車体のピッチ角と前後輪垂直荷重の関係性を

抽出することができた．この関係性に基づき，急制動時にライダーのブレーキをアシストし，後輪

の浮き上がり現象を防止するためのコンバインドブレーキアシスト制御システムを設計した．コン

バインドブレーキアシスト制御システムが車体のピッチ角を一定の範囲内に保ち，後輪の浮き上が

りを防ぐことを示した． 

ライダーの力学モデルに関して，本論文ではコンバインドブレーキアシスト制御システムの設計

のため，後輪が浮き始めるまでの挙動の再現に着目してモデリングを行なった．このため，後輪が

浮き上がって着地した後の挙動については，後輪が浮き始めるまでに比べて実車試験結果とのずれ

がみられる．着地した後の挙動を精度良く再現するためには，ライダーを 1 つの剛体としてではな

く，上体と脚部に分け，膝や足首の動作に関する自由度を増やすなどの検討が必要だと考えられる．

また，ライダーの操縦モデルに関しては，本論文では操舵のみを入力としているが，実際の走行で

は操舵とライダー身体の重心を移動することで操縦を行なっている．ライダーの操舵とリーン動作

を組み合わせた操縦モデルを構築することで，より実際の走行に近いシミュレーションを行うこと

ができるようになると考えられる． 
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本論文で提案した前輪操舵アシスト制御システムは，直進における一定の減速度での制動状態を

平衡点として設計している．この設計手法はより広い範囲に適用することができ，減速度や車速に

応じて制御器を切り替える，あるいはパラメータを変化させるなどすることで，他の走行条件にも

対応できると考えられる．コンバインドブレーキアシスト制御システムに関しては，ライダーの動

作が制御系動作時の車体の挙動に及ぼす影響や，滑りやすい路面で後輪がロックした場合などにつ

いて，今後検討を行う必要がある．これらの検討には，ABS との組み合わせによる動作の検証を行

い，シミュレーションと実車試験での結果を比較する必要がある．また，急制動時に路面からの外

乱を受けた場合については，本論文では考察の対象外とした．急制動時，前輪垂直荷重が増加した

状態で横滑りが発生するような場合には，前輪操舵アシスト制御とコンバインドブレーキアシスト

制御を統合した制御システムを検討することによって，走行の安定化を図ることができると考えら

れる．さらに，この統合制御システムを用いて操舵のアシストと前後輪の制動力の最適化を同時に

行うことで，車体が大きく傾いた状態での制動時に対しても検討を行うことができると考えられる． 

今後，これらの検討を踏まえ，二輪自動車での走行をより安全にするための対策が行われること

を期待する． 
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