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論文要旨 

自動車の乗心地向上，さらには操縦安定性のため，これまでに多くの制御デバイスと

制御手法が提案され，実用化されてきた．近年では，更なる性能向上のために，人間の

振動特性に関する研究や，路面外乱に対する車両挙動解析などの基礎研究も盛んに行わ

れている． 

本論文では，人間の振動特性と，車速による車両ダイナミクスの変化を考慮した自動

車用サスペンションの制御系設計法を確立することを目的とする．人間の振動特性とは，

乗員が着座姿勢において着座位置の振動に対する乗員挙動のダイナミクスを示す．また，

車速による車両ダイナミクスの変化とは，車両が走行する際に路面の凹凸によって生じ

る車両挙動のダイナミクスの車速依存特性を示す．はじめに，着座姿勢の乗員挙動のダ

イナミクスを考慮した乗員挙動制御の制御系設計を提案し，性能を検証する．次に，路

面の凹凸による車両ダイナミクスを考慮した制御系設計を提案し，性能を検証する．さ

らに，路面の凹凸による車両ダイナミクスが車速によって変わることを考慮した制御系

設計を提案し，性能を検証する． 

第1章では，本論文に関わる背景と目的を述べた． 

第2章では，先行研究で明らかになっている人間の着座姿勢における着座位置の振動

に対する頭部の挙動データに基づき，乗員のダイナミクスをモデル化し，アクティブサ

スペンションを備えた車両モデルと組み合わせ，H∞制御を適用して路面 PSD (Power 
Spectral Density) 特性を踏まえた外乱包含 H∞制御系を設計する．数値シミュレーション

により，従来の制御系よりも乗員の振動を抑制する効果があることを示した． 

第3章では，第2章で設計したアクティブサスペンションにおける制御系をセミアクテ

ィブサスペンションに適用するため，車両と乗員の共振周波数といった代表的な周波数

において，サスペンション速度とセミアクティブダンパの減衰力のリサージュ波形に着

目し，速度がゼロ付近において減衰力の急激な変化を抑制し，ジャークを低減する制御

系を設計する．数値シミュレーションにより，従来の制御系よりも乗員の振動を抑制す

る効果があることを示した． 

第4章では，路面の凹凸によって発生するサスペンションのストロークおよびタイヤ

横力がタイヤ横力変化を生じさせることによるサスペンション特性を踏まえ，車両平面

運動も考慮した車両モデルに，車速を一定とした条件において，前後輪の路面入力の時

間差を導入し，前輪2輪から外乱が加わる車両モデルを構築する．本モデルにおいて，

アクティブサスペンションを用いて，乗心地のみならず，車両平面方向の挙動を制御量

とする外乱包含 H∞制御系を設計する．数値シミュレーションにより，従来手法よりも，

路面凹凸に対する車両平面運動を抑制する効果があることを示した． 

第5章では，第4章で構築した詳細なサスペンションおよび前後輪の路面入力時間差を

踏まえた車両モデルを車速に対する LPV (Linear Parameter Varying) 系で再定義し，アク

ティブサスペンションを用いて，LMI (Linear Matrix Inequality) により車速によるゲイン

スケジュール型 H∞制御系を設計する．数値シミュレーションにより，提案手法を詳細

なサスペンション特性を踏まえて，ある車速で最適と設計した制御系と比較し，車速に

よる車両ダイナミクスの変化に対するロバスト性を検証した． 

最後に，第6章において，本論文の結論を述べた． 





SUMMARY OF Ph.D. DISSERTATION 
 

Automotive performance has improved from a demand for riding comfort and driving stability. 
Many research have proposed various control system design methods for active and semi-active 
suspension systems. In recent year, research on dynamics of human body and vehicle dynamics are 
actively done. However, there are few research about a suspension control method considering those 
characteristics. 

A purpose of this study is to establish a design method of control system considering dynamics of 
human body and vehicle dynamics at different vehicle speed for the vehicle suspension. The dynamics of 
human body means response of seated human due to vibration in seated position. The vehicle dynamics 
means vertical and lateral motion of the vehicle due to road input. First of all, to consider the dynamics of 
human body, seated position and vertical motion of the vehicle, “Passenger Control” is proposed. Second, 
the design method of control system which considers lateral motion of the vehicle due to change of tire 
side-force is proposed. In addition, the control system considers the characteristic of vehicle motions 
change depending on the vehicle speed is proposed. Those control performances are verified by some 
numerical simulations. 

The contents of this dissertation are summarized as follows. 
Chapter 1 describes the background and the purpose of this study. 
In chapter 2, a vehicle and passenger model including the dynamics of human body at seated position 

is constructed. The disturbance accommodating H∞ control which considers both dynamics of human body 
and power spectral density of road disturbance is proposed. In order to verify the effectiveness of the 
proposed control system, the numerical simulations are carried out by using a full vehicle model. From 
numerical simulation, it was confirmed that in nearly the resonance frequency of a passenger’s head, the 
proposed control system is effective in reducing a passenger's vibration better than the general control 
system. 

In chapter 3, the control system for the active suspension designed in Chapter 2 is applied to a semi 
active suspension. In order to control the jerk which is generated by changing of a damping coefficient 
rapidly, the robust controller is designed based on Lissajous figure of damping force. From numerical 
simulation, it was confirmed that the proposed control system reduces the jerk better than general control 
system. 

In chapter 4, to consider suspension characteristic, which is change of tire side force caused by 
suspension stroke and tire side-force, a vehicle model including lateral motion is constructed. The 
disturbance accommodating H∞ control which considers the vehicle model, and sets the lateral acceleration 
of the vehicle to one of controlled outputs is proposed. From numerical simulation, it was confirmed that 
the proposed control system is effective for reducing the lateral motion of the vehicle due to antiphase road 
disturbance. 

In chapter 5, the vehicle model in chapter 4 is defined as the linear parameter varying system taking 
amount of vehicle speed. The gain-scheduling controller based on the linear matrix inequalities which sets 
the vertical and lateral acceleration of the vehicle to one of controlled outputs is proposed. From the 
numerical simulation, the proposed gain-scheduling controller can reduce the vertical and lateral motions 
caused by road disturbance at a different vehicle speed better than a normal H∞ controller. 

Chapter 6 is the conclusion of this dissertation. 
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Nomenclature 
 

Symbol Definition Units Symbol Definition Units 

Mb 
Mass of sprung  
(Vehicle body) 

kg mb Mass of passenger’s head  kg 

Mt 
Mass of unsprung  
(Tire and wheel) 

kg mh Mass of passenger’s body kg 

Ir 
Moment of Inertia of  
vehicle rolling 

kg m2 Ihr 
Moment of Inertia of  
passenger’s head (Rolling) 

kg m2 

Ip 
Moment of Inertia of  
vehicle pitching 

kgm2 Ihp 
Moment of Inertia of  
passenger’s head (Pitching) 

kg m2 

Iy 
Moment of Inertia of  
vehicle yawing 

kgm2 kpi (i = 1, 3, 4, 6) Each stiffness in passenger 
model (Fig. 2.2) 

N/m 

Kf,r 
Stiffness of Suspension 
(Front, Rear) 

N/m cpi (i = 1, 3, 4, 6) Each damping in passenger 
model (Fig. 2.2) 

N/m/s 

Cf,r 
Damping of Suspension 
(Front, Rear) 

N/m/s kpi (i = 2, 5) Each stiffness in passenger 
model (Fig. 2.2) 

Nm/rad

Tf,r Tread (Front, Rear) m cpi (i = 2, 5) Each damping in passenger 
model (Fig. 2.2) 

Nm/rad/s

g Acceleration of gravity  m2/s ri (i = 1,･･･, 5) Each distance in passenger 
model (Fig. 2.2) 

m 

Hr Rolling moment arm m xpi (i = 1, 2) 
Longitudinal displacement 
of seated position  
(Passenger 1, 2) 

m 

Hp Pitching moment arm m ypi (i = 1, 2) 
Lateral displacement 
of seated position 
(Passenger 1, 2) 

m 

Lf,r 
Distance from to CoG. of  
vehicle to each axis 
(Front, Rear) 

m zpi (i = 1, 2) 
Vertical displacement 
of seated position 
(Passenger 1, 2) 

m 

L Wheelbase m xbi (i = 1, 2) 
Longitudinal displacement 
of passenger’s body 
(Passenger 1, 2) 

m 

Fi (i = 1,…, 4) 
Actuating force of active  
suspension (Each wheel) 

N ybi (i = 1, 2) 
Lateral displacement 
of passenger’s body 
(Passenger 1, 2) 

m 

Fdi (i = 1,…, 4) 

Damping force of  
semi-active suspension  
(Each wheel) 

N zbi (i = 1, 2) 
Vertical displacement 
of passenger’s body 
(Passenger 1, 2) 

m 

Fli (i = 1,…, 4) 
Actuator force command 
(Each wheel, Fig. 3.3) 

N xhi (i = 1, 2) 
Longitudinal displacement 
of passenger’s head 
(Passenger 1, 2) 

m 

f  Body roll angle rad yhi (i = 1, 2) 
Lateral displacement 
of passenger’s head 
(Passenger 1, 2) 

m 

q  Body yaw angle rad zhi (i = 1, 2) 
Vertical displacement 
of passenger’s head 
(Passenger 1, 2) 

m 

zri (i = 1,…, 4) Vertical displacement of  
road (Each wheel) 

m ( 1,2)hi i　f =  
Roll angle 
of passenger’s head 
(Passenger 1, 2) 

rad 
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Symbol Definition Units Symbol Definition Units 

zui (i = 1,…, 4) Vertical displacement of  
unsprung (Each wheel) 

m ( 1,2)hi i　q =  
Pitch angle 
of passenger’s head 
(Passenger 1, 2) 

rad 

zsi (i = 1,…, 4) Suspension stroke 
(Each wheel) 

m ( 1,2)i i　a =  Tire slip angle 
(Each tire, Appendix B) 

rad 

zti (i = 1,…, 4) Tire deformation 
(Each wheel) 

m b  Slip angle (Vehicle) rad 

pxi  (i = 1,…, 4) 
Distance from to CoG. of  
vehicle to each seat position 
(Longitudinal direction) 

m g  Yaw rate (Vehicle) rad/s 

pyi (i = 1,…, 4) 
Distance from to CoG. of  
vehicle to each seat position 
(Lateral direction) 

m V Vehicle speed m/s 

pzi (i = 1,…, 4) 
Distance from to CoG. of  
vehicle to each seat position 
(Vertical direction) 

m KCf,r 
Cornering stiffness 
(Front, Rear) 

N/rad 

Fyi (i = 1,…, 4) Tire side force 
(Each wheel) 

N Ksf,r 
Stroke steer coefficient 
(Front,Rear) 

rad/m 

hcg 
Height of CoG. of  
vehicle body 

m KSFf,r 
Compliance steer coefficient 
(Front, Rear) 

rad/N 

hrf,r 
Height of roll center  
(Front, Rear) 

m KPFf,r 
Lateral suspension stiffness  
(Front, Rear) 

m/N 

CGy&&  Lateral acceleration of CoG. 
of vehicle body 

m/s2 t  Time lag of front to  
rear wheel 

s 

RCy&&  Lateral acceleration of roll 
center of vehicle body 

m/s2    
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第 1 章 序論 

1.1 背景 
1.1.1 サスペンション  

自動車が発明され，量産が始まってから既に100年以上もの年月が経過し，生産台数はやや減少

傾向にあるものの(1)，自動車の総台数は今もなお増え続けている現状にある(2)．自動車は，ユーザー

からのニーズに応え，様々な技術革新・開発が行われてきた．自動車のサスペンションは，乗心地

性能以外にも，操縦安定性，振動・騒音性能などを左右する自動車を支える重要な部品（システム）

であり，他性能とのトレードオフを克服しながら，幅広いユーザーのニーズに応えてきた． 
近年では環境問題に対する意識が強まりつつある中，燃費性能に優れるハイブリッド車や電気自

動車などに注目が集まっている．それら自動車は，電気モータにより駆動をする自動車であり，化

石燃料を駆動エネルギーに変える内燃機関を備える車両に比べ，駆動源からの騒音が小さく静粛性

に優れる特徴がある．そのため，「静かな車」は，車外の人にとって認知しづらくなり危険を感じ

る車両になりかねないという報告がある(3)．一方，乗員にとってはこれまで内燃機関などから発生

する振動や騒音によって白色ノイズとして埋もれていたものが特徴的な振動や騒音として表れる

現象がある．そのため，今後は，振動や騒音といった快適性・静粛性に関するニーズ，さらには心

地よいサウンドや乗心地など，より高いレベルのニーズを実現する必要がある．  
サスペンションとは，タイヤと車体の間に設けられた懸架装置であり，量産されている自動車の

すべてに備えられ，車両レイアウトや車両性能に合わせ様々な形式が実用化されている．図1.1に示

すのは前輪および後輪の代表的なサスペンション(4)のひとつであり，ばね・ダンパといった振動吸

収部品だけでなく，タイヤと車体を連結するサスペンションアームなどから構成される．サスペン

ションには振動吸収機能以外にも，車体姿勢制御機能，タイヤ姿勢制御機能がある．振動吸収とは，

路面の凹凸によって車両が振動するのを抑制する機能であり，車体姿勢制御機能とは，車体の重量

を支え，旋回時や制駆動時の車体の姿勢変化を抑制する機能である．また，タイヤ姿勢制御機能に

より，車輪は操舵や車輪自身の上下方向の動き，走行中の外力などにより車体に対してタイヤの向

きをコントロールすることでタイヤの性能を適切に発揮し，タイヤが発生する力を車体に伝えるこ

とができる．それらサスペンションの機能を発揮するためにばね・ダンパの仕様やサスペンション

のジオメトリ，各サスペンションアームを連結するブッシュの仕様などが詳細に検討され，乗心地

と操縦安定性，さらには振動・騒音性能のトレードオフを克服しながら，車両としてそれら性能を

実現している． 
乗心地性能の現象について，簡単に分類したのが図1.2である．周波数が高くなるに従い，フワフ

ワ，ヒョコヒョコ，ブルブル，ゴツゴツ・ビリビリ振動(5)といわれ，低周波域の振幅が大きい領域
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(a) Front suspension (b) Rear suspension 

Fig. 1.1  Suspension(4) 
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Fig. 1.2  Classification of ride comfort(6) 

 
では操縦安定性と重なり，高周波の振幅が小さい領域では騒音・振動性能が伴う現象と重なってお

り，一般的に乗心地性能とそれらはトレードオフの関係にある．例えば，一般的に乗心地性能から

はダンパの減衰力を下げたく，操縦安定性からは減衰力を高めたいという相反する設計要求が生じ

る．このような課題は一例であり，様々なトレードオフを克服するために，メカニカルなサスペン

ション構造によって克服する方法や，制御サスペンションによって克服するなど様々な方法が提案

され，多くが実用化されてきた(12)(13)(14)(17)(18)(29)(30)(44)(45)(46)(194)(195)． 
 

1.1.2 自動車における制御サスペンション  

乗心地性能，操縦安定性さらに騒音・振動性能のトレードオフを克服し，それら性能を高めるこ

とができるサスペンションに制御サスペンションがある．図1.3に制御サスペンションの分類を示す．

制御サスペンションには，懸架装置自らが力を発生しタイヤ（ばね下）と車体（ばね上）間の相対

変位を自在に変更することができるアクティブサスペンション（以後，アクティブサス），懸架装

置のダンパの減衰力を自在に変更することができるセミアクティブサスペンション（以後，セミア 
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Controlled suspension Active susp.

Semi-active susp.

Hydraulic

Pneumatic

Electrical-motor Rotary type

Liner type

Active stabilizer

Hydraulic

Magnetic-Rheological  fluid

Electro-Rheological fluid

Hydraulic

Electrical-motor
Kinetic susp.

Adjustable geometry susp.

 
Fig. 1.3  Classification of controlled suspension 

 
 

Linear motor

 

Comfort mode Sport mode

Solenoid coil
headed

Solenoid coil not
headed

Piston drillings

Particle  
(a) Active suspension 

 (Electrical motor type, Bose K. K.)(11)  
(b) Semi-active suspension  

(Magnetic-Rheological fluid type, Audi AG.)(12) 
Fig. 1.4  Controlled suspension device 

 
クティブサス），左右輪の懸架装置の相対変位差に作用するスタビライザの剛性を自在に変更でき

るアクティブスタビライザ（以後，アクティブスタビ），懸架装置のダンパの油圧回路を連結し，

各輪のサスペンションの動きに拘束力を作用させる連結式サスペンション (Kinetic suspension)(7)(8)，

さらにはサスペンションのリンク取り付け位置を自在に変えるジオメトリ可変サスペンション

(Adjustable geometry suspension)(9)(10)などがある．そのうち，アクティブサス，セミアクティブサス，

アクティブスタビは，更に細かく分類ができる．アクティブサスは，1950年代から開発が始まり(194)，

1980年代初めに車高を調整するシステムが生産車に適用され(195)，これまでに油圧式，空圧式，電気

モータ式が提案されている．近年は，油圧式に比べ高応答な図1.4(a)に示す電気モータを利用したア

クティブサスのシステムがいくつか提案されている(11)(14)(15)(28)(64)(66)~(74)(196)．一方，実用化の観点からは

アクティブサスに比べ，セミアクティブサスの方が多く採用され，油圧のダンパの減衰力を調整す

る形式(194)(195)，ダンパに電気粘性流体（ER 流体：Electrorheological-Reological Fluid）を用いたり，図

1.4(b)に示すような磁性流体（MR 流体：Magnetrical-Reological Fluid）を用いた形式(12)が提案，実用
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化されている．さらに，アクティブスタビは，油圧によって剛性を変更する形式
(13)

や，電気モータ

によって剛性を変更するタイプ
(14)

などが実用化されるなど，近年，様々な形式が提案され(15)，実用

化されている． 
以上のような，制御サスペンション装置を用いて，様々な要求に対応する制御手法がこれまでに

提案されてきた．次節では，上記の制御装置を用いた制御手法に関する過去の研究事例を述べる． 
 

1.1.3 研究事例 

1.1.3.1 制御サスペンションによる乗心地向上 

サスペンションの制御として最も広く知られているのが，スカイフック制御である．図1.5に示す

のは一輪の車両モデルにおいて，路面入力に対するばね上の加速度の周波数応答であり，図1.5(a)
はコンベンショナルなサスペンションにおいてメカニカルなダンパを強くした場合の応答，図

1.5(b)はフルアクティブサスで理想的なスカイフック制御を実現した場合の応答である．メカダン

パを強くした場合，ばね上およびばね下の共振周波数域の振動を抑制する効果があるが，ブルブル

振動といわれる5Hz 前後の振動は悪化する問題があるのに対して，理想的なスカイフック制御は，

ブルブル振動の増加を生じず，ばね上の共振周波数帯域の振動を抑制する効果があることが知られ

ており，赤津はばね上共振での路面に対するばね上の振動伝達比は，スカイフックダンパの減衰比

を適切に設定すれば，1以下になることを示している(16)．1980年代に空圧アクティブサス（エアサ

ス）を用いてスカイフック制御が適用され(17)，1980年代終わりには油圧アクティブサス（油圧アク

ティブ）により実現されている(18)． 
また，車体の振動に対してフィードバックを行うスカイフック制御に対して，車輪が通過する路

面情報をフィードフォワードするプレビュー制御がある．プレビュー制御は，大きく2つに分類さ

れ，車両が通過する前の路面情報を用いる方式と，前輪が通過した路面情報を後輪のアクティブサ

スが用いる方式がある． 
川越らは一輪モデルにおいては前者，ハーフビークルモデルにおいては後者の方式を用いて，最

適プレビュー制御を解析的に導き，プレビュー制御の効果を出すには最低限0.1秒先のプレビューが

必要であると結果を示し(19)，藤岡らは有限時間の最適制御問題にあてはめ，制御器を導出し，プレ

ビュー制御の効果は1.5秒で飽和する結果を示した(20)．永井らは制御器の導出に H∞制御を適用し，

LQG 制御でプレビュー制御を行った場合よりも良い結果を示し(21)，Thompson らも最適制御を基本

とした制御則をいくつも提案している(22)(23)． 
一方，前輪が通過した路面情報を後輪のアクティブサスが用いる方式においては，赤津らは前輪

のばね下の動きから路面の凹凸を推測し，後輪が通過するタイミングに路面からの伝達力を相殺す

る予見制御を提案し，実車においてもその有効性を示している(16)(24)．永井らが非線形ニューラルネ

ットワークにより後輪の路面外乱を推定し，それを補償する手法(25)や，荒木らは予見最適アルゴリ

ズム(26)を適用し，Zhang らは前後輪の路面入力むだ時間を Pade 近似し，それをモデルに考慮したカ

ルマンフィルタを設計し，最適制御を適用した手法(27)を提案している．また，電動アクティブサス

ペンションに適用し，乗心地向上と消費電力低減を実現した報告もある(28)．実用化の観点からは，

路面と車体の相対変位から路面の粗さにより減衰力を切り替える方式(29)や，同様のセンシングによ

り路面入力が作用する前に減衰力を切り替えて乗心地を向上させる方式(30)が実用化されているが，

より詳細に路面の凹凸をセンシングし制御に利用する手法は，路面情報のセンシングの難しさから，

まだ実用化されていないのが現状である． 
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(a) Conventional suspension (b) Skyhook control 

Fig. 1.5  Frequency response from road displacement to vertical acceleration of vehicle body 

 

1.1.3.2 セミアクティブサスによる振動抑制 

セミアクティブサスは，フルアクティブサスに比べ，消費するエネルギーが遥かに小さく，パッ

シブサスペンションに比べ振動抑制が可能であること(197)から，セミアクティブサスを適用した車両

が多く開発，生産されてきた．しかし，セミアクティブサスは双線形システムであるため，アクテ

ィブサスのような線形システムのようにサスペンション速度によらず，常に推力（減衰力）を発生

することが不可能である．そのため，サスペンション速度がゼロ付近では，急激な減衰力の変化が

生じ，ばね下の共振が抑えられず不安定なハンチング現象が発生したり，車体のジャークが大きく

なったりするなど，セミアクティブサスを実車適用するための課題がある． 
このような問題に対して，Karnopp らはスカイフック制御をセミクティブサスに適用し，近似ス

カイフック制御則(31)を提案している．Miller らはばね上の加速度のみならずジャークの低減をも狙

った制御則(32)を提案し，永井らは減衰係数を連続的に切り替えオンオフ型の不安定性を緩和した連

続系制御則(33)を提案し，Yi らはスカイフック制御およびグランドフック制御のフィードバックゲイ

ンをニューラルネットワークで設計する手法(34)を提案している．また，三平らは非線形 H∞制御を

セミアクティブサスへ応用し，制御則を導き，線形 H∞制御を用いた場合に比べて制御効果が高い

こと(35)を示し，実用化している(45)(46)．吉田らは双線形 H∞制御をフルビークルの車両モデルに適用し

ている(36)．横山らはモデル追従型制御理論に基づいたスライディングモード制御器(37)やニューラル

ネットワークを用いて制御器(38)を設計し，西村らはセミアクティブダンパを線形パラメータ変動 
(LPV: Linear Parameter Varying) 系でモデル化したゲインスケジューリング制御(39)(40)

，深尾らはセミ

アクティブダンパの非線形性も考慮するためバックステッピング法を用いた制御則(41)をそれぞれ

提案している．さらに，Sergio らは近似スカイフック制御則に加えて，ばね上の上下加速度をフィ

ードバックする制御を行うことでブルブル領域の振動低減を実現し(42)，Stamat らはさらなるジャー

ク低減を目指し，Karnopp らの近似スカイフック制御則に時間ベースの推力調整則を加えた手法(43)

を提案するなど，多くの手法が提案されている(198)(199)(200)．また，実車適用の観点からは，平井らが

Karnoppらの手法を改良した制御則を商品化(44)したり，非線形H∞制御を採用した報告(45)(46)もあるが，

その制御則の多くは一輪の車両モデルを前提にした方式が多く，4輪の車両モデルを用いた制御系

設計を提案する例は数少ない． 
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1.1.3.3 制御サスペンションによる乗心地と操縦安定性の両立 

乗心地と操縦安定性の両立に関しても研究開発が行われてきた．操舵に対する車両の運動性能の

向上として，ロール角制御(47)，前後剛性配分制御(18)(48)(201)(202)，ピッチ角制御(49)(50)，が古くから提案さ

れ，路面入力に対する各輪の輪荷重変化を低減し，車両の挙動を低減する接地荷重制御(51)(52)(53)など

もある．また，ロールとピッチ角の位相差に関する実車実験から前下がりロールかつロールとピッ

チの位相差をゼロに近づける方が，ロール感が良いという先行研究(54)(55)を元にロールとピッチの位

相を制御した手法もある(56)． 
制御サスペンショと他の制御システムの統合制御に関しては，ブレーキの協調制御により限界性

能を向上させた報告(57)や，ABS (Antilock Brake System) との統合制御により制動性能を向上させた

報告(58)や，ブレーキとの統合制御により緊急時にブレーキによるロールオーバーのリスクの回避を

狙った報告(59)や，ハンドリング性能を向上させた報告(60)や，車両横運動に連携して加速度を制御す

る G-Vectoring 制御(203)との統合制御を実現した報告(204)(205)もある．一方，操舵系とサスペンションの

制御に関しては，前輪操舵角のアクティブ制御との統合制御(61)(62)や，4WS (4 Wheel Steering) との制

御(194)(206)や，電動パワーステアリングとアクティブスタビライザとの統合制御(63)に関しても報告があ

る． 

 

1.1.3.4 エネルギー回生 

アクティブサスによる車両運動の制御以外に，路面不整による振動エネルギーを回生する研究も

行われている．岡田らは小型の直動モータを用いてシミュレーションと実機実験により，加えられ

る振動の周波数が系の固有値よりも高ければ，アクティブな制振のために消費するエネルギーより

も多くの振動エネルギーを回生できることを示し(64)，則次らはセミアクティブダンパとアクティブ

要素であるエアサスペンションを併用し，スカイフック制御に周波数フィルタを加え，制振性能と

消費エネルギー低減を実現している(65)．須田らはセルフパワード・アクティブ制御の実現に向けた

解析を行い(66)，ボールねじ式の電磁サスペンションを開発し，実車実験を行い(67)ながら，最適な制

御ゲインの検討を行っている(68)．福島らは変分法をベースとした最適制御問題の近似解法をしエネ

ルギー回生機能を有するアクティブサス制御へ適用し(69)，油圧システムを前提としたサスペンショ

ンの HILS (Hardware In the Loop Simulation) を構築し，検証を進めている(70)．一方，海外の研究チー

ムでは，車両に搭載可能なサイズに近い大きさのリニアアクチュエータタイプの電磁アクティブサ

スの磁場解析などを行い(71)(72)(73)，実車への適用を前提にシミュレーションによる回生効果が報告さ

れている(74)． 
 

1.1.3.5 人間の振動特性 

人間の振動特性に関しては，古くから大変多くの基礎研究が行われており(75)，自動車の乗心地の

測定方法や定量評価に用いられている(76)(77)(78)．自動車の乗心地に関連した人間の振動に関する研究

は大きく4つに分類することができ，人間の振動特性（ダイナミクス）の実験解析，振動特性のモ

デル化，そのモデルなどを用いた挙動評価，振動感受特性である． 
人間の着座姿勢における振動特性は，Griffin ら(79)～(84)や，吉村ら(85)～(90)(98)(209)など多くの研究者が実

験により動特性が明らかにしており，人間自身に限らず，着座するシート(88),(91)や，ヘッドレストの

影響を踏まえた実験報告(92)もある．また，近年は，着座姿勢での脚部の影響を踏まえた報告(206)や，
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着座姿勢ではなく倒立姿勢での上下方向(93)や前後方向(94)の振動特性に関する報告があるなど，人間

の振動特性は，様々な条件での実験結果が示されている． 
そのような実験データをモデル化したものとしては，ばね－ダンパ－質量系のモデルがあり，

ISO-5982で規格化されたモデル(95)
に代表される並進ばねにより体の一部を模擬した質量が連結され

たモデル(85)(88)(91)(97)や，回転ばねを多用し連結されたモデル(98)(99)(209)や，並進ばねと回転ばねを多用し

連結されたモデル(84)(96)(100)がある．また，マルチボディダイナミクスを用いたモデル(89)(209)や，FEM を

用いたモデル(82)(83)などが多く提案されている． 
またそのようなモデルを用いて，コンベンショナルな車両において，乗員の挙動をシミュレーシ

ョンした報告(101)もあり，特に西山は路面不整に対する乗員の挙動を様々な条件において数値シミュ

レーションにより解析している(102)～(105)．近年は，制御サスペンションによる振動抑制の効果を乗員

モデルの動きの少なさで評価した報告(106)(107)や，鉄道の分野において乗員の振動とシート特性を踏ま

えてモデル化した報告(108)や，乗員質量と鉄道車両の弾性特性との連成を考慮した運動を実験と数値

シミュレーションの報告がある(109)．一方，乗員のダイナミクスを踏まえて制御系設計を行っている

のは，シート下に設けたセミアクティブダンパの制御に用いた報告(110)がある程度で，乗員のダイナ

ミクスを制御系設計に直接考慮した制御系は少ない． 
振動感受特性は，Janeway によって提案された上下振動許容限界(210)など，多くの研究者により実

験により明らかにされている(75)．また，ISO-2631では規格化もされ
(111)

，その妥当性も報告されてい

る(112)．上下方向の振動に関しては，乗員の主観的な官能評価を客観的に評価できる乗心地評価式も

いくつか提案され(113)(114)，長時間運転時の振動による疲労評価の報告(115)や，運転者と同乗者の振動

伝達特性と不快感の差を明らかにした報告(116)もある．一方，上下方向の振動以外では，ロールとピ

ッチの複合振動感受特性を解析した報告(117)(118)や，バウンスとピッチ，バウンスとピッチ，ロールの

複合振動感受特性を解析した報告(119)(211)や，ヨー方向の運動知覚感度特性を解析した報告(120)(121)，上

下および横方向の複合振動を解析した報告(122)，低周波数の上下および前後の複合振動感受特性を解

析した報告(123)(124)などもある．また，低周波数領域での乗心地の定量化には，走行中の頭部や体幹部

といった乗員挙動の計測も重要と考えられ，操舵中のドライバ挙動を実車実験により明らかにした

報告(125)(126)や，車酔い定量化のための頭部動計測(127)や，乗心地を目的とした計測の報告(128)などもあ

る．固定式のドライビングシミュレータを用いて，路面の平坦性が乗心地と走行時安心感に与える

影響を検証した報告(129)や，舗装わだち掘れ路面を走行した際の乗心地評価を行っている報告(130)もあ

る．近年では，動揺や視覚に対する人間の感受特性を踏まえた四輪アクティブステア制御の提案(212)

もある．制御サスペンションにおいては，振動感受特性を考慮した制御系設計(56)(131)(132)や，前後方向

の着座位置を考慮した制御系設計(213)や，一輪モデルを用いて上下方向の乗員の振動特性（ダイナミ

クス）を考慮した制御系設計(110)はあるが，フルビークルモデルを用いて車両の上下運動に加え，ロ

ールおよびピッチ運動も考慮し，乗員の挙動を制御している研究報告はない． 

 

1.1.3.6 詳細なサスペンション特性を考慮した制御系設計 

サスペンションは，前節で述べたとおり，3つの機能を実現するために，複雑なリンク構造や非

線形なばね・ダンパ特性に設定されている(133)(134)(135)．西村らは，セミアクティブダンパの可変減衰

力の非線形特性とばねの非線形特性を線形パラメータ変動系にモデル化したゲインスケジュール

型 H∞制御則を提案し，数値シミュレーションおよび MR ダンパを用いた実機にて，高い制御性能

を示している(39)(40)．西村らの研究報告以降，近年ではセミアクティブダンパを備えた一輪モデルを
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対象にした同様の手法が多く提案され(136)～(140)，バックステッピング法を用いた方法も提案されてい

る(41)．しかし，詳細なサスペンション特性を考慮した4輪の車両モデルに対して，そのような設計

を適用した例はあまり多くない(60)．また，メカフリクションは乗心地に大きく影響を与えることが

報告され(141)(142)，フリクションやダンパの非線形性を模擬した多くのモデルが提案され(143)～(146)，実機

をモデル化する方法は確立されつつある． 
一方，サスペンションは，タイヤ姿勢制御機能を実現するために，サスペンションのストローク

によるステア角変化やタイヤ接地点変化（スカッフ），さらにタイヤ横力によりそれらを意図的に

変化させる設計を行っている(133)(134)(135)．そのような特性が操舵に対する車両運動にどのように影響

を及ぼすかは，シンプルなモデルを用いて体系的に論じられてきた(147)～(150)．さらに，近年の研究で

は，路面外乱に対する車両の応答は，輪荷重変化のみならず，そのようなサスペンション特性によ

りタイヤ横力が発生し，影響を受けることが知られている(151)．特に，コンベンショナルなサスペン

ションにおいて，香村らがロールを含む2輪モデルに車体のロール運動およびそれらのサスペンシ

ョン特性を踏まえた車両モデルを構築し，左右輪の路面が上下逆相で車両に入力される場合の車両

平面運動への影響を実車実験も踏まえ，体系的に示している(152)(153)．しかし，そのようなサスペンシ

ョン特性の影響を考慮した制御サスペンションの制御手法は，まだ提案されていない． 

 

1.1.3.7 車速による車両ダイナミクスの変化 

自動車の操舵に対する運動は，車速により大きく特性が変わることが広く知られ(154)，路面の凹凸

による車両の運動も連成によって変化することが報告されている(151)(152)(153)(155)～(159)．上下およびピッ

チ方向の挙動に関しては，古くは1966年に Butkunas が路面外乱の前輪と後輪の時間差により発生す

るバウンスおよびピッチングの運動をはじめてホイールベースフィルタと定義し(155)，Thomas は車

速とホイールベースの関係により，路面からの入力があってもそれら挙動のいずれかが生じない路

面周波数が存在することを示している(156)．さらに，久代らは，路面外乱の前輪と後輪の時間差を

Pade 近似で表現し，車速違いによる挙動を体系的に示し，ピッチング抑制に適したサスペンション

特性を示し(157)(158)，バウンスとピッチの挙動を位相平面を用いて論じている報告もある(159)．一方，

路面外乱による車両横方向の運動に関しても，香村らが車両モデルおよび実車実験によって，連成

により路面外乱により各輪のタイヤが発生する横力が変化し，その影響で挙動も変化することを体

系的に示している(151)(152)(153)．しかし，これまで多くの制御サスペンションの研究報告は，ある一定

車速においての制御系設計や，性能評価であり，車速が変わった場合の性能変化やロバスト性につ

いてはあまり詳細に報告されていない．  

 
 

1.2 本論文の目的 

前節までに述べたような背景から，本論文では，これまで自動車用サスペンションの制御系設計

において陽に考慮されていなかった人間の振動特性と車速による車両ダイナミクスの変化を考慮

した自動車用サスペンションの制御系設計法を確立することを目的とする．人間の振動特性とは，

乗員が着座姿勢において着座位置の振動に対する乗員挙動のダイナミクスを示す．また，車速によ

る車両ダイナミクスの変化とは，車両が走行する際に路面の凹凸によって生じる車両挙動のダイナ

ミクスの車速依存特性を示す．そのため，次の3つの目的に沿って研究を実施する． 
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(1) 着座姿勢の乗員挙動のダイナミクスを考慮した乗員挙動制御の制御系設計を提案し， 
性能を検証する． 

(2) 路面の凹凸による車両ダイナミクスを考慮した制御系設計を提案し，性能を検証する． 

(3) 上記の路面の凹凸による車両ダイナミクスが車速によって変わることを考慮した制御系設

計を提案し，性能を検証する． 

(1)に関しては，1.1.3.5で述べたように先行研究で乗員の着座姿勢における着座位置の振動に対す

る乗員挙動の実験データは多く報告されているものの，乗員のダイナミクスを制御系設計に踏まえ

た先行研究はほとんどなく，先行研究のデータはあまり有効に使われていない．そこで，着座姿勢

の乗員のダイナミクスをモデル化し，車両モデルと組み合わせた車両－乗員モデルを構築し，この

モデルに対して路面 PSD (Power Spectral Density) 特性を踏まえた外乱包含制御を加えた外乱包含 
H∞制御をアクティブサスにより実現する．また，サスペンションにより消費するエネルギーを抑制

するために，上記の制御を双線形システム（セミアクティブサス）に適用する．線形システムと仮

定して設計した制御器を双線形システムに適用した場合，サスペンションの速度がゼロ付近では，

急激な制御指令の変化により，ジャーク（加加速度）が増加することが課題である．そこで，セミ

アクティブダンパのサスペンション速度と減衰力のリサージュ波形に着目し，急激な制御指令の変

化が発生せずに，ジャークの増加を抑えるセミアクティブサスを用いた乗員挙動制御の制御系設計

を提案し，性能検証をする． 
(2)に関しては，1.1.3.6で述べたように先行研究において，路面の凹凸によって発生するサスペン

ションのストロークにより，トー角の変化によりタイヤ横力が発生するなどして，車両の平面運動

を生じさせることが課題である．そこで，路面外乱に対する車両の平面運動のダイナミクスを含む

車両モデルを構築し，車両の乗心地のみならず操縦安定性（路面外乱に対する車両平面運動の抑制）

を向上させる外乱包含 H∞制御をアクティブサスにより実現する．車両モデルは，サスペンション

ストロークによるトー角変化および接地点変化，タイヤ横力によるトー角変化および接地点変化を

考慮することで，車両のサスペンションのメカニズムによって，路面凹凸により発生するタイヤの

横力特性をモデル化することで，それらの影響を考慮した制御系設計が可能となる．  
(3)に関しては，1.1.3.7で述べたように先行研究において，路面外乱の前後輪への入力時間差（む

だ時間）および各輪のタイヤ横力発生メカニズムが車速に依存しているために，路面の凹凸による

車両ダイナミクスは，車速により変化する．そこで，車速により変化するそれら特性を制御系設計

に加味することで，低速から高速までの広い車速レンジにおいても，路面の凹凸による車両の振動

と平面運動の抑制が可能な制御器を実現する．以上を実施することにより，路面凹凸による乗心地

と操縦安定性（路面外乱に対する挙動の変化）を実現し，制御性能の向上を目指す． 
 

 

1.3 本論文の構成 

本論文の構成を図1.6に示す． 
第1章では，本論文に関わる背景と目的を述べた． 
第2章では，先行研究で明らかになっている乗員の着座姿勢における着座位置の振動に対する乗

員頭部の挙動データに基づき乗員のダイナミクスをモデル化し，車両モデルと組み合わせた車両－ 
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両の平面運動を考慮したアク
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第5章 車速による車両ダイナ

ミクスの変化を考慮したアク
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設計

第5章 車速による車両ダイナ

ミクスの変化を考慮したアク
ティブサスペンションの制御系
設計

4.2 モデリング

2.2 モデリング

2.3 制御理論
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2.4 制御系設計
2.5 数値シミュレーション
2.6 結言

3.3 数値シミュレーション
3.4 結言

3.2 制御系設計

4.4 数値シミュレーション
4.5 結言

2.1 緒言

3.1 緒言

4.1 緒言

5.1 緒言
5.2 制御理論

5.3 制御系設計

5.4 数値シミュレーション
5.5 結言

 
Fig. 1.6  The content of Ph. D. dissertation  

 
 

乗員モデルを構築する．アクティブサスを備えた車両－乗員モデルにおいて，H∞制御を適用し，路

面 PSD 特性を踏まえた外乱包含制御を加えた外乱包含 H∞制御系を設計する．数値シミュレーショ

ンにより，従来の制御よりも乗員の振動を抑制する効果があることを示す． 
第3章では，第2章で設計した線形システム（アクティブサス）における制御系を双線形システム

（セミアクティブサス）に適用するため，車両と乗員の共振周波数といった代表的な周波数におい

て，セミアクティブダンパのサスペンション速度と減衰力のリサージュ波形に着目し，サスペンシ

ョン速度がゼロ付近において，減衰力の指令の急激な変化を抑制し，ジャーク（加加速度）を低減

する制御系を設計する．数値シミュレーションにより，従来の制御よりも乗員の振動を抑制する効

果があり，アクティブサスを用いた場合との性能比較を行う． 
第4章では，路面の凹凸によって発生するサスペンションのストロークおよびタイヤ横力がタイ

ヤ横力変化を生じさせることによるサスペンション特性を踏まえ，車両平面運動も考慮した車両モ

デルを構築する．また，路面からの外乱は独立ではなく，車速を一定とした条件において，前後輪

の路面入力の時間差を Pade 近似し，前輪2輪から外乱が加わるとした車両モデルを構築する．本車

両モデルにおいて，乗心地のみならず，車両平面方向の挙動を制御量とする外乱包含 H∞制御系を

設計する．数値シミュレーションにより，提案手法は，従来の詳細なサスペンション特性を踏まえ

ていない制御よりも，路面凹凸に対する車両平面運動を抑制する効果があることを示す． 
第5章では，第4章で構築した詳細なサスペンションおよび前後輪の路面入力時間差を踏まえた車

両モデルを車速に対するLPV (Linear Parameter Varying) 系で再定義し，LMI (Linear Matrix Inequality) 
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により車速によるゲインスケジュール型 H∞制御系を設計する．数値シミュレーションにより，提

案手法を詳細なサスペンション特性を踏まえて，ある車速で最適と設計した制御系と比較し，車速

による車両ダイナミクスの変化に対するロバスト性を検証する． 
最後に，第6章において，本論文の結論を述べる． 
なお，参考文献，付録ならびに著者論文目録を巻末に掲載する． 
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第 2 章 人間の振動特性を考慮したアクティブサスペ

ンションによる制御系設計 

2.1 緒言 

自動車の乗心地向上のため，これまでに多くの制御デバイスと制御手法が提案，実用化されてき

た．それらの多くは，その制振効果が車体の振動レベルの低減量，主に路面凹凸に対する車体の重

心位置の上下加速度で議論されてきた(31)～(47)．しかし，実際の乗員の着座位置は必ずしも車体の重心

ではなく，着座位置にはロールやピッチの回転運動による上下方向の加速度が生じ，着座するシー

トの形状や弾性特性，さらには乗員自身のもつダイナミクス（振動特性）により乗員の動きは車体

の重心の動きよりも大きくなり，それらを踏まえたアクティブサスの制御系設計が求められている． 
人間の振動伝達特性や振動に対する感受性を考慮した制振をすべく，これまでにこれらに関する

様々な研究が行われてきた．乗員の振動伝達特性に関する研究では，着座姿勢において，着座位置

の前後，左右，上下などの多方向からの振動入力に対する人間の振動伝達特性を実験的に明らかに

した研究(85)(86)や，実際の実験結果を元に人間の着座姿勢での人間のダイナミクスとシートの特性を

表現したモデルの提案(88)が行われている．振動に対する人間の感受性に関しては，ISO で規格化さ

れている加速度の等感度曲線(111)だけでなく，台上の加振機において着座姿勢でハンドルを握るドラ

イバの場合とそうでない乗員の場合の振動感受特性を評価し，振動の感じ方に差がある(114)ことなど

多岐にわたる研究が行われ，人間の着座姿勢での振動伝達特性と振動に対する人間の感受性は解明

されつつある．  
さらに，自動車の乗員-車両系に関する乗心地研究では，簡単な乗員モデルを用いて路面の凹凸に

対して，制御サスペンションを搭載しない通常の車両に乗車した乗員の動きを解析した研究(101)や，

上下およびピッチ運動のハーフビークルモデルにおいて車両前後方向の乗員の着座位置を踏まえ，

着座位置の上下加速度の最大値が他の車体位置に比べて小さくなるようなアクティブサスの制御

手法を提案した研究(160)，さらには車体の振動を抑える制御手法による制振効果を乗員のモデルの動

きの小ささで評価した報告(144)などもある． 
一方，車両前後および横方向の乗員の着座位置と乗員自身の振動伝達特性を積極的に踏まえアク

ティブサスを制御している研究はなく，それらを考慮して制御系設計を行うことで，より乗員の動

きを減らす効果が期待できる．特に乗員頭部の上下方向の共振は，ISO で規格化されている等感度

曲線において感度が高い周波数領域と車両のばね上・ばね下の共振周波数とは異なる周波数域にあ

り，単に従来のスカイフック制御などにより車両の共振周波数近傍の振動レベルを下げるだけでは，

必ずしも乗員の共振周波数近傍の乗員自身の振動レベルを抑えることはできない．
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本論文では，これら先行研究で明らかになっている人間の着座姿勢のダイナミクスを踏まえ，ア

クティブサスを用いて，路面の凹凸による乗員の動きをより低減させることを目的とする．乗員の

ダイナミクスを含む車両－乗員系を構築し，助手席の乗員の頭部の上下加速度を評価量のひとつと

する乗員挙動制御を提案し，それにより乗員の動きの低減効果を示す．本論文では，スカイフック

制御のような車体の共振域の振動を低減させる手法ではなく，任意の周波数帯域の振動を抑える効

果がある外乱包含 H∞制御を用いる．また，アクティブサスの制御において，燃費性能とのトレー

ドオフを踏まえ，限られた消費エネルギーで乗員の動きをいかに減らすかも大変重要である．そこ

で，従来の車体重心の上下加速度を評価量とする車両重心制御や，着座位置での上下加速度を評価

量とする着座位置制御と提案する乗員挙動制御の比較を行い，本提案手法はアクティブサスのアク

チュエータが発生する単位推力（RMS ベース）に対し，制振効果（乗員の頭部加速度の低減）が高

く，エネルギー消費が小さく，効率の良い制御手法であることを数値シミュレーションにより示し，

その有効性を検証する． 

 
 

2.2 モデリング 
2.2.1 車両のモデル化 

制御対象の一部である車両モデルは，図2.1に示すフルビークルモデルであり，車体とばね下の間

にフルアクティブサス（力発生装置）を備える．車体の重量は，車体とばね下の間に設けられたば

ねによって支え，通常のアクティブサスを装備しない自動車に装着されているような振動を抑える

目的のメカダンパは装着せず，アクティブサスの装置自体の摩擦などによって生じる減衰設定で検

討する．各パラメータは表2.1に示すとおりやや大型のセダンを想定する．本モデルの四輪のばね下

（上下4自由度），車体ばね上（バウンス，ロール，ピッチ）の計7自由度の運動方程式は次のとお

りである． 

[ ]

1 1 1 2 2 2

3 3 3 4 4 4

1 2 1 2 1 2

3 4 3 4 3 4

1 1

( ) ( ) ( )
2

( ) ( ) ( )
2

(

b cg f s f s f s f s

r s r s r s r s

f
r f s s f s s

r
r s s r s s b r

p f f s f s

M z K z C z F K z C z F

K z C z F K z C z F
T

I K z z C z z F F

T K z z C z z F F M gH

I L K z C z

　　　　

　　　 　　　

f

f

q

= - - + - - +

- - + - - +

鴿= - - - - + -・・

+ - - - - + - +

= - - - +

&& & &

& &

&& & &

& &

&& & 1 2 2 2

3 3 3 4 4 4 4

)

( )

( 1, 2)

( 3,4)

f s f s

r r s r s r s s b p

t ui t ti i f si f si

t ui t ti i r si r si

F K z C z F

L K z C z F K z C z F M gH

M z K z F K z C z i

M z K z F K z C z i

　　　

　　

　　

q

- - +

+ - - + - - + +

= - - - =

= - - - =

&

& &

&& &

&& &

 (2.1) 

ここで，Hrはロールセンタからばね上重心までの距離，Hpはピッチセンタからばね上重心までの

距離であり，共に固定値とする．Fiは各輪のアクティブサスが発生する力である．サスペンション

のばね定数 Kf, Krは前後で異なる値とし，サスペンションのダンパ係数 Cf, Crはアクティブサスのフ

リクションを模擬した減衰係数を設定する．なお，実際の車両運動において，ロール角 f およびピ

ッチ角 qは最大5 deg 程度であり，それらは線形化して扱う．zsi は各輪のサスペンションストロー

ク，ztiは各輪のタイヤたわみを意味し，次式で与える． 
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Fig. 2.1  Vehicle model 

 
Table 2.1  Specification of vehicle model 

Symbol Value Symbol Value 
Mb 1900 kg Lf 1.34 m
Mt 50 kg Lr 1.46 m
Ir 600 kgm2 Tf 1.53 m
Ip 3000 kgm2 Tr 1.50 m
Kf 33×103 N/m Hr 0.45 m
Kr 31×103 N/m Hp 0.53 m
Kt 260×103 N/m pxi (i=1,2) 0.04 m
Cf 300 N/m/s pxi (i=3,4) 0.97 m
Cr 300 N/m/s pyi 0.4 m

   pzi (i=1,2) -0.045 m
   pzi (i=3,4) 0.015 m
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 (2.2) 

以上の車両モデルは，式(2.3)の状態方程式で記述する．制御系設計に用いる車両の観測量は，図

2.1の点 S1から S4で示す車体のサスペンション取り付け位置における4箇所の車体上下方向の加速度

を加速度センサにより直接計測できるとし，制御入力は各輪のアクティブサスの推力となる4入力4
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出力系の制御系を，2.4節および3.2節において設計する．なお，制御系設計において，アクティブ

サスの動特性やヒステリシス特性，センサの動特性は考慮していない．式(2.3)中の，Av, Bv1, Bv2の詳

細は付録 A.1に記載する． 

1 2
14

1 2 3 4 1 2 3 4

1 2 3 4

1 2 3 4

[ ]
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 (2.3) 

 

2.2.2 乗員モデル 

これまでに人間の着座姿勢でのモデル化は，ばね－ダンパ－質量系のモデルがあり，ISO-5982で
規格化されたモデル(95)に代表される並進ばねにより体の一部を模擬した質量が連結されたモデル(85)

～(88)(91)(97)(98)(99)や，並進ばねと回転ばねを多用し連結されたモデル(84)(96)(100)がある．また，マルチボディ

ダイナミクスを用いたモデル(89)や，FEM を用いたモデル(82)(83)などもある．代表的なモデルを表2.2
に示す．それらモデルは，モデルのシンプルさと精度は，反する特徴を有している．制御系設計に

おいて，ある程度の精度を有し，線形化可能なシンプルなモデルとして，玉置らのモデル(85)が上げ

られ，事前検討において同モデルの定式化および先行研究で示される実データとのコリレーション

を実施した．しかし，全てを並進ばねで表現しているために，コリレーションに時間を費やし，あ

まり精度が高くないことが分かった．そこで，図2.2に示すように，より人間の動きをイメージしや

すくするために，頭部のロールおよびピッチ運動はある点周りに回転すると仮定し，頭部と首は回

転ばねおよび回転ダンパによって連結されたモデルを考える．胴体および頭部に慣性を持ち，胴体

は着座位置の点 Ps との間に，前後，左右，上下のばねおよびダンパを持つ3自由度，頭部も胴体に

対して上下，点 Pr 回りにロール，点 Pp 回りにピッチ運動をする3自由度，計6自由度をもつモデル

である．なお脚部は簡単のため省略した．本モデルでは，乗員頭部のロール角およびピッチ角は小

さいとし，線形化して扱う．乗員モデルの各接合点における力のつりあい式は，次式となる． 
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 (2.4) 

上式を各部位の加速度，角加速度で整理すると，各部位の運動方程式は，次式となる． 
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Table 2.2  Earlier study of seated human model(85)(89)(95)  
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Fig. 2.2  Passenger model 
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ここで， , h
bh b h hbh

b h

m
m m m m

m m
　= + =

+
 

なお，乗員頭部の重心点の前後および横方向の加速度は，胴体部の前後および上下，頭部のピッ

チおよびロールの幾何学的な関係から次式より算出している． 
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以上の乗員モデルは，式(2.7)の状態方程式で記述する．2.4節および3.2節の制御系設計では，乗員

の挙動を観測しフィードバックするのではなく，乗員の挙動を制御量の一つにした制御系を行う．

なお，式(2.7)中の，Ah, Bhの詳細は付録 A.2に記載する． 
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乗員モデルの各パラメータは，成人男性の身長および体重データなどから mb = 45 kg，mh = 7.5 kg，
Ihr = 8.3×10-2 kgm2

，Ihp = 5.5×10-2 kgm2
とし，図2.3，図2.4に示す先行研究(85)(86)で示された実験デー

タと本モデルの傾向が一致するように，表2.3に示すようにばね，ダンパおよび長さの値を調整した．

ゲインは，実際とモデルが近い応答になったが，位相に関しては高周波でのずれが発生している．

高周波の位相の精度を高めるには，モデルをより高次にする必要があり，本乗員モデルを用いて設

計した制御系の次数は高次になってしまう．本論文では乗員頭部の上下方向の振動を抑制すること

を第一に考え，上下方向の特性は再現できている本乗員モデルを用いて，制御系設計を行う． 
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 (a) xp input                   (b) yp input                    (c) zp input 

Fig. 2.3  Transfer function from seat to head (Translational motion, dot: Experiment(86), Line: Model) 
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 (a) xp input                   (b) yp input                    (c) zp input 

Fig. 2.4  Transfer function from seat to head (Rotational motion, dot: Experiment(85), Line: Model) 
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Table 2.3  Specification of passenger model 

i kpi [N/m] cpi [N/m/s] rpi [m] 
1 40000 2000 0.1 
2 15*1 0.9*2 0.1 
3 96000 1120 0.05 
4 22500 600 0.2 
5 2000 400 0.3 
6 20*1 1.2*2 0.3 

*1:Nm/rad，*2:Nm/rad/s 
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Fig. 2.5  Vehicle-passenger model 

 
 

2.2.3 車両－乗員モデル 

本論文では，前の左席（助手席を想定）に着座する乗員の動き低減を実現するため，2.2.1項で示

した車両モデルに2.2.2項で示した乗員モデルを左前席に配置し，図2.5に示す車両－乗員モデルを構

築する．なお，後述の数値シミュレーションにおいては，2名乗車したモデルにおいて数値計算を

行うが，制御系設計においては1名の乗車のモデルを用いている．着座位置の点 Ps1の並進運動 xp1, yp1, 
zp1と車体重心の上下 zcg，ロールφ，ピッチ θには下記の関係があり，車両の運動による乗員の着座

位置の並進運動を算出し，その入力に対して乗員の動きを求めることができる． 

( )
( )

1 1

1 1

1 1 1

p p z

p r z

p cg y x

x H p

y H p

z z p p

q

f

f q

= +

= - +

= + -

 (2.8) 
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ここで，車両と乗員モデルの運動方程式により，車両－乗員モデルの状態方程式を定義する．車

両－乗員モデルの状態量を式(2.9)のように定義すると，車両－乗員モデルの状態方程式は，式(2.10)
のとおり記述できる．車両と乗員間で作用する力は，車両の質量に対する乗員の質量がはるかに小

さいことから乗員の挙動が車両の挙動へ及ぼす影響はないものとした．なお，式(2.10)の添え字 u
の後に記載の数字は各輪のばね下，添え字 b の後に記載の数字は乗員1を意味し，Avhは付録 A.3で
詳細に述べる． 

[ ]T T T
p v hx x x　=  (2.9) 

1 2

26
1 2 3 4 1 2 3 4 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1

1 2 3 4

1 2 3 4

14 12

[ ]

[ ]

[ ]
0

,

p p p p p

T
p u u u u cg u u u u cg b b b h h h b b b h h h

T
r r r r

T

v
p

vh h

x A x B w B u

x z z z z z z z z z z x y z z x y z z

w z z z z

u F F F F
A

A B
A A

f q f q f q f q

ｴ

= + +

= ﾎ

=

=

鴿
・=
・
・

&

& & & && && & & & & & &　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　　 　

　 　 　 　

　 　 　 　

　

　

　

　 　

R

1 2
1 2

12 4 12 4
,

0 0
v v

p p
B B

B
ｴ ｴ

鴿 鴿
・ ・= =
・ ・
・ ・

　

 (2.10) 

 
 

2.3 制御理論 
2.3.1 H∞制御 

2.3.1.1 H∞制御問題の定式化(161)(162)(163) 

H∞制御器は，様々な制御問題を統一的な枠組みで扱えるように図2.6に示すフィードバック系が用

いられている．図2.6の G(s)は，H∞制御における一般化プラントであり，G(s)に関する入出力関係は，

次式のとおりである． 

1 2 1 2

11 12

21 22

( ) ( )
( )

( ) ( )

, , ,p p m m

G s G sz w w
G s

G s G sy u u

z y w u

⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤
= = ⎢ ⎥⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥

⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦

∈ ∈ ∈ ∈R R R R

 (2.11) 

ここで，w は外部入力と呼ばれ，参照信号や外乱，センサノイズなど，制御系に外部から加えら

れる入力を示し，z は制御量と呼ばれ，制御偏差や制御入力，制御出力など制御によって小さくし

たい量を示す．また，u は制御入力と，y は観測出力であり，それぞれ，制御器からの出力および

入力となる量からの出力および入力となる量である．G(s)は，H∞制御問題によってノミナルプラン

トおよび周波数重みから構成される．一般化プラントに対して，制御器 K(s)を用いて次式の制御入

力を用いて，フィードバック制御を施す． 

 ( )u K s y=  (2.12) 

次に，式(2.12)を式(2.11)に代入し，w から z までの伝達関数を求めると，次式となる． 

 
( ) 1

11 12 22 21

( )

( ) : ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
zw

zw

z G s w

G s G s G s K s I G s K s G s−

=

= + −
 (2.13) 
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Fig. 2.6  Generalized Plant 
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Fig. 2.7  H∞ norm of Gzw(s) 

 
制御目的は，外部入力 w に対して制御量 z をなるべく小さく抑えることであり，H∞制御は，伝達

関数 Gzw(s)の H∞ノルムを小さくする制御器 K(s)を設計する手法である．安定な伝達関数 Gzw の H∞

ノルムは||Gzw||∞と書き，次式で定義する． 

{ }
0

( ) : sup ( )zw zwG s G j
ϖ

σ ϖ
≤ ≤

=
∞

∞
 (2.14) 

特に，Gzw (s)が1入出力系の時，式(2.14)は， 

0
( ) : max ( )zw zwG s G j

ϖ
ϖ

≤ ≤
=

∞ ∞
 (2.15) 

となり，図2.7においてボード線図のゲインの最大値，もしくはベクトル線図の原点からの距離の最

大値に等しくなる． 

 
以上のもとで，H∞制御問題は次のように定義できる． 
 

定義2.1 (H∞制御問題) 
図2.6の一般化プラント G(s)に対して，u = K(s) y のフィードバック制御により，閉ループ系を内

部安定化し，かつ与えられたγに対して， 

 ( )zwG s γ<
∞

 (2.16) 

を満たす制御器 K(s)を求める． 
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ここで，一般化プラント G(s)は式(2.17)で表現することができ，式(2.17)を Doyle の記法を用いて，

式(2.18)のとおり記述する． 

1 2

1 11 12

2 21 22

x Ax B w B u
z C x D w D u
y C x D w D u

= + +⎧
⎪ = + +⎨
⎪ = + +⎩

&

 (2.17) 

 (2.18) 

このとき，以下の仮定の下での H∞制御問題は，標準 H∞制御問題と呼ばれる． 
 
仮定1 

A1-1 (A, B2)は可安定，(C2, A)は可検出 
A1-2 D12は縦長フルランク(rank D12 = m2) 
A1-3 D21は横長フルランク(rank D21 = p2) 
A1-4 G12(s)は虚軸上に不変零点をもたない．すなわち 

 2
2

1 12
rank ,nA j I B

n m
C D
ϖ

ϖ
−⎡ ⎤

= + ∀⎢ ⎥
⎣ ⎦

 (2.19) 

A1-5 G21(s)は虚軸上に不変零点をもたない．すなわち 

 1
2

2 21
rank ,nA j I B

n p
C D
ϖ

ϖ
−⎡ ⎤

= + ∀⎢ ⎥
⎣ ⎦

 (2.20) 

A1-6 D22＝0 

 

2.3.1.2 標準 H∞制御器の導出(161)～(165) 

H∞制御器の解法には，リカッチ方程式に基づく手法，リカッチ不等式に基づく手法，LMI に基づ

く手法など多くの方法が知られているが，ここではリカッチ方程式に基づく Glover および Doyle
の解法

(164)(165)
について，述べる． 

仮定 A1-2，A1-3が成り立つとき，z, w を再定義して， 

1 2 2

2 1 2 2
2

( )×
12 21 ×( )

0
, 0

p m m
p m p p

m
D D I

I
−

−

⎡ ⎤
⎡ ⎤= =⎢ ⎥ ⎣ ⎦⎢ ⎥⎣ ⎦

　  (2.21) 

と変換できる．上式の分割サイズに合わせて，D11を 

1 2 1 2 2 2

1111 1112
11

1121 1122
( )×( ) ×

1111 1122,p m m p m p

D D
D

D D

D D− −

⎡ ⎤
= ⎢ ⎥
⎣ ⎦

∈ ∈　R R

 (2.22) 

と分割できる．さらに，以下の行列を定義する． 

   1 2
11 12

1 11 12
21 22

2 21 22

×

( ) ( )
( ) :

( ) ( )

n n

A B B
G s G s

G s C D D
G s G s

C D D

A

⎡ ⎤
⎡ ⎤ ⎢ ⎥= =⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎢ ⎥⎣ ⎦

∈R
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[ ]

1 1

2 2 2 2

1 11
1 2 1 11 12 1

2 21

2 2

1 1 1 1
× ×

: , : , : [ ], :

0 0
: , :

0 0 0 0

r c

m pT T
r r c c

m m p p

C D
B B B C D D D D

C D

I I
R D D R D D

γ γ

⎡ ⎤ ⎡ ⎤
= = = =⎢ ⎥ ⎢ ⎥

⎣ ⎦ ⎣ ⎦
⎡ ⎤ ⎡ ⎤
⎢ ⎥ ⎢ ⎥= − = −
⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦

%

　 　 　

　

 (2.23) 

これらを使って，つぎの2つのハミルトン行列を定義する． 

 1
1 1

1 1 1 1

1
1 1

1 11 1

0
:

0
:

T T
X rT TT

r

TT
T

Y cT TT
c

A B
H R D C B

C C A C D

CA
H R B D C

B DB B A

−

−

−⎡ ⎤ ⎡ ⎤
⎡ ⎤= +⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎣ ⎦− −⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦

⎡ ⎤⎡ ⎤ − ⎡ ⎤= + ⎢ ⎥⎢ ⎥ ⎣ ⎦⎢ ⎥⎢ ⎥− −⎣ ⎦ ⎣ ⎦

%

 (2.24) 

ここで，式(2.25)の代数型リカッチ方程式が可解であると仮定し，その解を 

 : Ric( ), : Ric( )X YX H Y H∞ ∞　= =  (2.25) 

とおく．それを用いたゲイン行列を次式のように定義する． 

( ) [ ] ( )
1 2 2 2 1 2 2 2

11
1 1

12 1 1 11 12 2 1 1

2

( )× × × ×( ) × ×
11 12 2 11 12 2

: , :

, , , , ,

T TT T
I r I c

m p n p n m n n p n n m n p

F
F F R D C B X H H H H B D Y C R

F

F F F H H H

− −

− −

⎡ ⎤
⎢ ⎥= = − + = = − +⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

∈ ∈ ∈ ∈ ∈ ∈

%
∞ ∞　

　R R R R R R

 (2.26) 

以上の準備の下に，標準 H∞制御問題の解は，以下の定理で与えられる． 
 
 

定理 1 (標準 H∞制御器問題の解)(164) 

式(2.11)および(2.17)で与えられる制御器が，仮定 A1-1から A1-6を満たしている時，標準 H∞制御

問題が可解，すなわち，||Gzw(s)||∞<γを満たす内部安定化補償器 K(s)が存在するための必要十分条件

は，次の二つの条件である． 

1．与えられたγに対して，次式を満たす． 

 [ ] [ ]( )1111 1112 1111 1121max ,D D D Dσ σ γ<  (2.27) 

2．式(2.25)を満たす X∞≧0，Y∞≧0 が存在し，ρ(X∞Y∞)<γ2を満たす． 

（ここに，ρ( )は最大固有値を表す） 
 
 

定理1の可解条件を満たす時，H∞制御器 K(s)は任意の 2 2× ,m pQ RH Q∞ ∞
　　 　γ∈ < を用いて，次式のよ

うに書ける 

( )

11 12

21 22

( ) ( ), ( )

ˆ ˆ( ) ( )
( ) :

ˆ( ) ( ) ˆ

L a

a a
a

a a

K s F K s Q s

K s K s A B
K s

K s K s C D

=

⎡ ⎤⎡ ⎤
= = ⎢ ⎥⎢ ⎥

⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦

 (2.28) 

ここで，FL( , )は下線形分数変換（Lower Linear Fractional Transformation : LLFT）を意味し，K(s)
は次式となる． 
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( ) 1
11 12 22 21( ) : ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )a a a aK s K s K s I Q s K s Q s K s−

= + −  (2.29) 

ただし， 
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2 2
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 (2.30) 

 

2.3.1.3 非標準 H∞制御器の導出(163) 

本項では，前記の仮定 A1-6が満たされない場合の非標準 H∞制御器の導出を示す．D22≠0の時，

定理2.1は一般化プラントを次式として扱ったことに相当する． 

1 1×*

22

0 0
( ) ( )

0
p mG s G s

D
⎡ ⎤

= − ⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

 (2.31) 

ここで，G(s)は標準 H∞制御問題における一般化プラント，G*(s)は D22≠0とした場合の非標準 H∞

制御問題における一般化プラントである．この閉ループ伝達関数は， 

( )
( )

( ) ( ){ }
( )( )

*

1
11 12 22 22 21

11 1
11 12 22 22 22 21

1*
22

( ), ( )

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
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L

L

F G s K s

G s G s K s I G s K s D K s G s

G s G s K s I D K s I G s K s I D K s G s

F G s K s I D K s

−

−− −

−

= + − +

= + + − +

= +

 (2.32) 

となる．すなわち，D22≠0の場合の H∞制御器を K*(s)とすると，式(2.28)から 

( ) 1*
22( ) : ( ) ( )K s K s I D K s −= +  (2.33) 

と求められる．ただし，上式より K*(s)を導出するには， 

( )2 11 22
ˆdet 0mI D D+ ≠  (2.34) 

が成り立つ必要があり，この時の H∞制御器は以下となる． 
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 (2.35) 

ただし， 

( ) ( )2 2 2 2

2 2

1 1
22 22

22
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0ˆ :
0 0
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m p

M I D D M I DD

D
D

− −

+ += + = +

⎡ ⎤
= ⎢ ⎥
⎣ ⎦

%　

 (2.36) 

 

2.3.2 外乱包含制御 

外乱に関する情報が全くない場合は，外乱のダイナミクスを仮定するにあたって白色雑音と同等

なものと仮定せざるを得ない．しかしあらかじめ外乱のダイナミクスを有色と仮定し，制御対象モ

デルと併合し，制御器を設計することにより制御性能向上が可能であることが示されている
(167)(168)(169)．一般的に用いられている手法としては，外乱の周波数領域を限定し，その周波数領域に

おいてはパワースペクトルが白色雑音と同等，一方その周波数領域外では，そのパワースペクトル

を小さいものと仮定する手法が用いられる場合が多い．システム制御理論の説くところによれば，

適当な状態変数・状態ベクトルを用いてその周波数特性を表現し，これら追加の状態変数・状態ベ

クトルを制御対象の状態ベクトルと併せた拡大システムを構成することが可能である(170)．  
本論文において，考慮する外乱である路面は，ISO でも規格化されている(171)ように，図2.8に示す

PSD 特性であり，空間周波数が高周波になるほど PSD が低下する特徴を持っている(193)．本論文に

おいては，４つのタイヤから入力される路面外乱モデルを以下の状態空間表現で表されるダイナミ

クスを持つ有色外乱と仮定した． 

( 1, , 4)
di di di di gi

i di di

x A x B w

w C x i

= +⎧⎪
⎨

= =⎪⎩

&

L
 (2.37) 

ここで， giw は正規分布に従う白色雑音である．また本論文では，外乱のダイナミクスを以下のロ

ーパス特性で表されるものとする． 

[ ]

2 2

-1 1 0 0
0 0 1 , 0

0 - -2

1 0 0 ( 1, , 4)

di di

d d d d

di
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⎣ ⎦ ⎣ ⎦

= = L

 (2.38) 

 
路面外乱モデルと第2章の制御対象モデルである車両－乗員モデル（式(2.10)）の拡大系を得る．

式(2.37)は各輪の路面外乱モデルであり，4輪の路面外乱モデルを式(2.39)のとおり定義すると，路面

外乱モデルと制御対象モデルの拡大系は，式(2.40)が得られる．  
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Fig. 2.8  PSD of road surface(193) 
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 (2.40) 

（Ap, Bp2）が可安定であれば，この拡大系は可安定となり，以下の最適制御入力が得られる．こ

のとき評価関数は， 

0
0 0

p T
p d

d

xQ
J E x x u Ru

x
⎡ ⎤⎡ ⎤⎡ ⎤⎡ ⎤= +⎢ ⎥⎢ ⎥⎢ ⎥⎣ ⎦⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦

 (2.41) 

と書け，これを最小化する最適制御入力は 
-1 -1

2 11 2 12( ) ( ) ( )T T
p p p du t R B P x t R B P x t= − −   (2.42) 

と表される．ただし， 11P , 12P は以下の Riccati 方程式の一意正定解である(162)(167)． 

-1
11 11 11 2 2 11

-1
11 1 12 12 11 2 12

0

0

T T
p p p p

T T
p d d p p

P A A P P B R B P Q

P B C P A A P P B R B P

+ − + =

+ + − =
  (2.43) 

式(2.43)から明らかなように外乱の特性に無関係にフィードバックゲインは決定されるのに対し

て，フィードフォワードゲインは外乱の特性に応じて決定される． 

 

2.3.3 外乱包含 H∞制御 

外乱包含制御において，仮定する外乱モデルと異なる外乱が入力された場合に，外乱レベルを予

め小さく見積もった周波数領域において応答レベルが悪化することが指摘されている(167)．従ってそ

の周波数領域でのロバスト性を向上させることが必要であるので，仮定した入力外乱において外乱

レベルを小さいとみなした周波数領域を外乱モデルと制御システムの拡大系全体の不確かさとみ 
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Fig. 2.9  Generalized plant 

 
なし，ロバスト制御によってその領域において非制御とすることを考える(168).また本論文では外乱

の影響を抑えたい制御量に対して周波数重みを用いることによって外乱抑圧制御を行う．そこで本

論文においては，外乱抑圧制御とロバスト制御を同時に扱う外乱包含 H∞制御を自動車用アクティ

ブサスの制御に適用する． 
H∞制御理論においては一般化プラントの設計によって，外乱 w に対して制御量 z の H∞ノルムを

最小にする H∞制御器を導出することが可能となる．ここで，図2.9に示す一般化プラントにおいて，

制御対象モデル P(s)，外乱モデル Wd(s)，各制御量への周波数重み Ww(s)を次式に示すとおり設計す

る． 
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&
 (2.45) 

ここで，wgは正規分布に従う白色雑音である． 
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ここで，上式を用いて，一般化プラントは，次式のように記述することができる． 
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外乱wgに対して制御量 zgのH∞ノルムを最小にする次式のH∞制御器を2.2.1項で述べた方法によって，

導出する． 

k k k k p

k k

x A x B y

u C x

= +⎧⎪
⎨

=⎪⎩

&
 (2.48) 

 
 

2.4 制御系設計 
2.4.1 外乱包含 H∞制御を用いた制御系設計 

アクティブサスを用いて，乗員の振動を直接低減させるべく，車両および乗員を制御対象モデル

とし，路面凹凸の特性を考慮する外乱包含制御と制御量に対する周波数成形を行う H∞制御理論に

おける混合感度問題を適用し，以下に本制御系の具体的な設計方法を示す．H∞制御器も図示した一

般化プラントが図2.10である．外乱は，路面変位とし，制御量は，乗員モデルの頭部上下加速度，

車体の上下速度，各輪のタイヤ変位，各輪の発生推力であり，H∞制御器は車体の各タイヤ位置の上

下加速度に対してフィードバックを行い，各輪のアクティブサスの推力を制御する．H∞制御器は，

4入力4出力系である． 
まず，外乱包含制御である路面外乱に対する周波数重みは，一定の周波数まで外乱のパワースペ

クトル密度がフラットな特徴を有し，それ以上では低下するものとして，ローパス特性の伝達関数

を有する成形フィルタによって生成される有色雑音と仮定し，次式で示すとおりである．  

2

22

( 1, , 4)

( )
( ) 2

di di di di gi
di

i di di

i d

gi d d d

x A x B w
Q

w C x i

w s
w s s s

ϖ
ξ ϖ ϖ

= +⎧⎪
⎨

= =⎪⎩

=
+ +

&

L　　　　
 (2.49) 

ここで，wgiは一般化プラントにおいて，白色ノイズとして入力される各輪の路面変位であり，wi

は一般化プラント内の車両モデルに有色ノイズとして入力される各輪の路面変位，xdiは外乱モデル

の各輪の状態量である．また， dϖ  = 50×2π， dξ  = 0.706とした． 
制御量に対する各周波数重みは次式で示す状態方程式および伝達関数で記述する． 

1

11 ( 1, , 4)

( )
( )

( )

wi wi wi wi pi
wi

gi wi wi wi pi

gi
wi i

pi

x A x B z
Q

z C x D z i

z s
K W s

z s

= +⎧⎪
⎨ = + =⎪⎩

=

&

L　　
 (2.50) 

ここで，車両－乗員モデルからの出力される制御量は，i = 1から順に乗員モデルの頭部上下加速

度，車体の上下速度，各輪のタイヤ変位，各輪の発生推力であり，zgiはそれらに対して周波数重み

を加味した物理量となる．xwiは周波数重みの状態量である．周波数重みは，ゲイン Kwiおよび伝達

関数 Wi(s)で記述し，以後，Kwiを周波数重みゲイン，Wi(s)を周波数重みという．制御量の評価重み

は，図2.12に示す ISO で規格化されている等感度曲線(111)を踏まえ，頭部上下加速度は頭部の共振付

近である6 Hz にピークをもつ乗員の動きを抑えた頭部の上下加速度に対する重み W1(s)を設定し，

ばね上速度に関しては低周波で車両の動きを抑える重み W2(s)，タイヤ変位はばね下共振によるタ 
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イヤの接地荷重変動を抑える重み W3(s)，高周波での制御入力を抑えるべく推力に重み W4(s)をそれ

ぞれ設定している． 
また，本提案手法との比較のため，制御量を頭部上下加速度の変わりに車体重心の上下加速度と

する車両重心制御 (Vehicle CoG Control) ，乗員の着座位置の上下加速度とする着座位置制御 (Seat 
Position Control) の H∞制御器も同様に設計し，次章にて提案手法との比較を行う．なお，周波数重

み W1(s), W2(s), W3(s), W4(s), Kw2 = 400，Kw3 = 5000，Kw4 = 1.31は，提案手法と2つの比較手法のいずれ

においても同様の値を用いている．Kw1は，次項で記す． 
以上により，車両－乗員モデル，路面外乱モデル，周波数重みによって構成される一般化プラン

トは次式となる． 

1 2

1 11 12

2 22

g g g g g g

g g g g g g

g g g g

x A x B w B u

z C x D w D u

y C x D u

⎧ = + +
⎪⎪ = + +⎨
⎪ =⎪⎩

&

  　　　＋

 (2.51) 

ここで，センサからの出力量 ygは，量産されている制御サスペンションの車両でも広く使われて

いる車体のタイヤ位置での上下加速度とする．そのため，外乱である路面変位が直接影響しないた

め，ygの wgに対する項はゼロとなり，2.3.1.1項で述べた H∞問題における仮定1 A1-3および A1-6が
満たされない．そこで，式(2.51)を次式のとおり，修正を行う(161)(163)． 

1 2

1 11 12

2 21 22

21

0 0 0
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0 0 0

g g g g g g
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g g g g g g

g
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D
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⎡ ⎤
⎢ ⎥
⎢ ⎥=
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

&

＋

 (2.52) 

ここで，Dg21は ygのwgに対する直達項であり，白色ノイズと仮定したセンサノイズの項に相当し，

このような定式化を行うことで，H∞問題における仮定が全て満たされる．Dg21項の ε は，制御系設

計において，閉ループ系の極の最大値および制御性能を確認しながら(172)(173)(174)，閉ループ系の極の

最大値がゼロに近くなりすぎない ε を試行錯誤により求め，一般化プラントにおいてあまり影響の

ない 10ε = を選定し，制御系設計を行った(162)(166)． 

 

2.4.2 上下加速度重みの設定 

比較する各手法において，加速度の重みを上げると制御量に設定した各加速度が低減されること

は明らかであるが，アクチュエータが発生する推力が増加する．そこで，アクチュエータが発生す

る推力を同一条件にして比較を行う．次節で比較検証する路面条件において，四輪のアクチュエー

タが発生する推力絶対値の総和の RMS が1000 N となるように，各手法の制御重みゲイン Kw1を調

整し，各手法の比較を行った．車両重心制御，着座位置制御，提案する乗員挙動制御の各 Kw1は256，
315，78である．表2.4に各手法の制御量，周波数重みゲインを整理する． 
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2.5 数値シミュレーション 
2.5.1 計算条件と走行条件 

本論文では，2.2節で示した車両－乗員系のモデルに，2.4節で設計した制御器を組み合わせ，The 
Math Work Inc.の MATLAB を用い，1ms の時間刻みで計算を行った．2.5.2項の検討においては数値

シミュレーションモデルと制御系設計モデルは同一とした．また，乗員の体重や身長の違いによる

人間のダイナミクス変化の制御性への影響を明らかにするため，2.5.3項では数値シミュレーション

モデルと制御設計モデルを異なる設定で計算を行った．ここで，制御設計モデルと数値シミュレー

ションモデルの差異を表2.5に記す． 
本シミュレーションは，車速60 km/h (16.7 m/s) の一定走行時に ISO で定義された C クラス相当の

PSD 特性(171)となる路面を10秒間走行したことを想定し，数値計算を行った．なお車両は，直線走行

を想定し，各輪への路面の入力は，それぞれ独立に与えている．図2.13が路面の PSD であり，図2.14
が路面形状である． 

 
 
 

Table 2.4  Controlled value of each method 
 

 
 
 

Table 2.5  Generalized plant to design the controller and simulation model 
Simulation model  Generalized plant Section 2.5.2 Section 2.5.3 

Vehicle  Full vehicle 
Sprung : Vertical, Rolling, Pitching motion 

 Unsprung : Vertical motion 
ｬ  ｬ  

Suspension Equipped with an active suspension  
(Dynamic characteristic is NOT included) ｬ  ｬ  

 

Sensor Vertical acceleration of vehicle body 
(Dynamic characteristic is NOT included) ｬ  ｬ  

Passenger Passenger model (Fig. 2.2) ｬ  ｬ  
Dynamic characteristic Fig. 2.4, Table 2.2 

ｬ  
Fig. 2.21  

Table 2.2, 2.6
 

Seated position ･Front-left  ･Front-left 
･Front-right ｬ  

 
 

i  Vehicle CoG Control 
(General method) 

Seat Position Control 
(General method) 

Passenger Control 
(Proposed method) 

Controlled value Vertical Acceleration 
of vehicle body 

Vertical Acceleration 
of seated position 

Vertical Acceleration 
of passenger’s head 

1 

Kw1 256 315 78 

Controlled value Vertical velocity  
of vehicle body ｬ  ｬ  

2 

Kw2 400 ｬ  ｬ  
Controlled value Tire displacement ｬ  ｬ  3 

Kw3 5000 ｬ  ｬ  
Controlled value Actuator force ｬ  ｬ  4 

Kw4 1.31 ｬ ｬ  
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Fig. 2.13  PSD of road surface profile(171) 
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Fig. 2.14  Road displacement 

 
 

2.5.2 従来手法との比較 

図2.14の路面条件において，車両重心制御 (Vehicle CoG Control)，着座位置制御 (Seat Position 
Control)，乗員挙動制御 (Passenger Control) を適用した場合の前席二人の着座位置，胴体，頭部の各

上下および左右方向の加速度を車両前方方向から注視したリサージュ図を図2.15に示す．着座位置

制御は，乗員1（前席左）と乗員2（前席右）の加速度応答が異なり，乗員１のシート（前左席）の

上下加速度が低減されている．提案手法の乗員挙動制御は，着座位置制御に比べ，乗員1と乗員2の
シートの波形差は少ないが，乗員1の頭部上下加速度を制御量のひとつとしているため，車両重心

制御および着座位置制御に比べ乗員の頭部挙動が小さいことがわかる．また，提案手法は制御量と

した乗員1の上下加速度が乗員2の上下加速度よりも小さいだけでなく，胴体の動きも抑制し，乗員

の全身の体の動きを抑制する効果がある． 
各手法を適用した際の車両重心，乗員1のシート位置，乗員1の頭部の上下加速度応答の抜粋した

結果を図2.16に示す．車両重心の上下加速度は各手法による差は少ないが，乗員1の着座位置および

乗員頭部の上下加速度は，車両重心制御に比べ着座位置制御および乗員挙動制御による振動低減効

果が高い．各手法において，各輪のアクチュエータが発生する推力の時系列応答を図2.17に示す．

車両重心制御はほぼ全車輪のアクチュエータが同相の力を発生しているのに対し，着座位置制御お
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よび乗員挙動制御は左右で逆方向の力を発生させることが増え，積極的に車体のロールを制御しな

がらシート位置での上下加速度，さらには乗員頭部の上下加速度を低減させていることがわかる． 
各手法の車両重心の上下加速度の PSD，乗員1の頭部上下加速度の PSD，4輪のアクチュエータが

発生する推力の総和の PSD を図2.18に示す．車両重心制御は，車両重心の上下加速度を抑制する効

果があるが乗員の頭部頭部の上下加速度を抑制する効果は低く，特に車体のロール共振（2Hz 付近）

および乗員頭部の上下方向の共振（5Hz 付近）の乗員頭部加速度は最も大きい値を示した．提案す

る乗員挙動制御は，頭部の共振がある4～8Hz の帯域において，提案手法が最も制振効果が高いに

も関わらず，推力の PSD は同周波数帯域においては推力が必ずしも他に比べて高い値ではない．そ

のことから，特に同周波数においては限られた推力においても制御効果を期待することが可能であ

るといえる．また，図2.15において，乗員1の頭部応答のリサージュ図形では着座位置制御と乗員挙

動制御の差異が小さいのは，ばね上共振およびロール共振付近の応答がリサージュ波形の最大値付

近を示していたためと考えられる． 
各制御手法において，車両重心，着座位置，頭部の各位置における上下方向の加速度の RMS (Root 

Mean Square) を求め，車両重心制御に対して相対比較したのが図2.19である．車体重心においては，

車体重心を制御量においた車両重心制御，シート1位置では同様に着座位置制御，乗員1の頭部も同

様に提案手法が最も RMS 値を低減する効果があり，乗員自身の振動低減では提案手法が最もよい

結果となった．また，提案手法の制御系設計において制御量に設定していない乗員2の頭部加速度

の RMS は，従来の車体の上下加速度を制御量とする車両重心制御に対して悪化せず，乗員2の振動

も抑制することができている．それは，乗員挙動制御は，乗員挙動制御は乗員のダイナミクスを踏

まえ，車両のバウンス運動を制御しているため，制御量の一つしている乗員1のみならず，他の乗

員の振動を抑制する効果がある．そのことから本提案手法は，制御対象とする乗員の振動低減のみ

ならず，他の乗員への振動を抑制する効果もある手法であるといえる． 
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Fig. 2.15  Lissajous figure (Lateral and vertical acceleration) 
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Fig. 2.16  Vehicle and passenger’s behavior (Vertical acceleration, unit:m/s2) 
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Fig. 2.19  RMS value of vertical acceleration 
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2.5.3 乗員のダイナミクスが異なる場合の応答 

前項においては，数値シミュレーションモデルと制御系設計モデルが同一として検討を行った．

実際に車両に適用するにあたり，乗員の乗車位置をおおよそ推測することは安価なセンサを用いる

ことで可能であると考える．しかし，乗員の体格を詳細に把握することは困難である．そこで，先

行研究で報告のある複数の人間振動特性をモデル化し，数値シミュレーションモデルに適用し，制

御性能を検証する． 
先行研究では人間の着座姿勢の加振実験データが報告されているが，その多くは被験者の体格差

があまりなく，被験者の実験データには明確な差があまりない．著者の調査では，体重と身長が大

きく異なる被験者の実験データが示されているのは，1970年代に Varterasian らが行った上下方向の

加振データ(192)のみである．図2.20に示すのは，文献(192)から抜粋した人間の性別，体重，身長の違

いに対する人間の着座姿勢での着座位置上下振動に対する頭部上下振動の共振周波数およびゲイ

ンを示している．図2.20(a)および(b)より，身長および体重と共振周波数との関係性は低く，乗員の

身長や体重を推定すれば，乗員モデルのパラメータを決定できるとは必ずしもいえない．そこで，

図2.20(c)の特徴的な3人の被験者のデータをモデル化し，その乗員モデルに対して，ノミナルな乗員

モデルで設計した乗員挙動制御を適用し，その性能を検証する． 
図2.21は特徴的な3人の被験者のデータを模擬した乗員モデルにおいて着座位置の上下振動に対

する頭部の上下振動の振幅であり，表2.6に新たに模擬した乗員特性のパラメータをまとめている．

体格差に対する前後および左右方向の人間のダイナミクスの変化は考慮せず，上下方向のダイナミ

クスのみを変えるばねとダンパの特性を調整した．なお，表2.6以外のパラメータは，表2.2および

2.2.2項に記載のとおりである．2.5.2項と同様に，ISO-C 相当の路面を走行した数値シミュレーショ

ンを行い，乗員1の頭部上下加速度の PSD を図2.22に示す．乗員特性の変化により，不安定な挙動

を示すことはないが，高周波域で本来の性能を発揮できないことがある．被験者1のモデルは，頭

部共振での振動伝達が高いため約7 Hz 以上の周波数域の PSD がノミナルモデルに対して高い値を

示すのに対し，被験者2のモデルは約6 Hz 以上の周波数域の PSD がノミナルモデルに対して低い値

を示す．RMS を図2.23に示す．乗員モデルの振動伝達特性が高い被験者1に関しては RMS が高く，

同特性が低い被験者2および3に関しては補正 RMS が低くなる結果となった．ノミナルの乗員モデ

ルは，被験者2および3の振動特性を包含することができているが，被験者1については包含できて

いない．参考文献(192)以外にも人間の着座姿勢の振動特性を確認したが，図2.20および図2.21で示

す被験者1のデータは極まれなケースであり，そのような場合についてはノミナルモデルを用いた

制御系に対して，性能が悪化することが分かった．  
以上より，乗員挙動制御は乗員の位置が既知であれば，ある程度は乗員の振動特性が変化しても

路面振動に対する乗員の挙動を抑制する効果があることを確認した．しかし，乗員の振動伝達が制

御系設計で用いたモデルよりも高い場合にについては，周波数重みでモデル化誤差を包含するか，

そのような乗員が乗車した場合のみ乗員モデルを変更するなどの対策を検討する必要がある． 
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Fig. 2.20  Resonance frequency of head due to vertical vibration (15 subjects)(192) 
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Fig. 2.21  Frequency response from seat to the head  
(Vertical motion, dot : Experiment(192), Line : Model) 

 
 



 第 2 章 人間の振動特性を考慮したアクティブサスペンションによる制御系設計  

 40

 
Table 2.6  Difference of specifications 

 kp3 
[N/m] 

cp3 
[N/m/s] 

Nominal model 960000 1120
Subject 1 1320000 1150
Subject 2 576000 960
Subject 3 960000 2550
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Fig. 2.23  RMS value of vertical acceleration of passenger 1’s head 
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2.6 結言 

本章では，アクティブサスを用いて，路面の凹凸による乗員の動きをより低減させることを目的

とし，乗員のダイナミクスを含む車両－乗員系を構築し，助手席の乗員の頭部の上下加速度を評価

量のひとつとする外乱包含 H∞制御系を提案した． 
数値シミュレーションの結果，本提案手法はアクティブサスが発生する単位推力（RMS ベース）

を同一にした場合，従来の車体重心や着座位置の振動を制御量とする手法に比べ，乗員の振動低減

効果が最も高く，より乗員の振動を抑える効果があり，消費エネルギー的にも効率の良い制御手法

であることがいえる．RMS ベースでの評価において，提案手法は制御量の一つとする乗員1の頭部

応答に比べ，制御量としていない別の乗員の頭部応答は増加するものの，提案手法は乗員のダイナ

ミクスを踏まえ，車両のバウンス運動を制御しているため，従来手法に比べ制御量としていない別

の乗員の頭部応答の振動抑制ができることが分かった．そのことから，乗員人数が複数になった場

合において，乗員の振動を抑制することができるといえる． 
また，乗員挙動制御は乗員の位置が既知であれば，ある程度は乗員の振動特性が変化しても路面

振動に対する乗員の挙動を抑制する効果があるが，乗員の振動伝達が制御系設計で用いたモデルよ

りも高い場合にについては，周波数重みでモデル化誤差を包含するか，そのような乗員が乗車した

場合のみ乗員モデルを変更するなどの対策を検討する必要がある．
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第 3 章 減衰力のリサージュ図形に着目したセミアク

ティブサスペンションによる制御系設計 

3.1 緒言 

自動車の乗心地向上のため，これまでに多くの制御デバイスと制御手法が提案され，その制振効

果は，車体の振動レベルの低減量，主に路面凹凸に対する車体の重心位置の上下加速度応答で評価

されてきた(31)～(47)．しかし，実際の乗員の着座位置は必ずしも車体の重心ではなく，着座位置にはロ

ールやピッチの回転運動による上下方向の加速度が生じ，乗員自身のもつダイナミクスや振動特性

により，乗員の動きが車体の動きに対して大きくなる周波数帯域が存在する．それらを踏まえた制

御サスペンションの制御系設計が求められる．前章において，先行研究で得られている乗員の振動

特性をモデル化し，その特性と乗員の着座位置を加味したアクティブサスによる乗員頭部の振動低

減制御（乗員挙動制御）を提案し，従来の手法に比べ提案手法では制振効果が高いだけでなく，小

さい力で制振することができることを示した． 
昨今，環境問題への意識が高まるに伴い，アクティブサスを搭載した車両は少なく，制御サスペ

ンションを搭載する車両の多くは，エネルギー消費の少ないセミアクティブサス(197)を採用している

現状がある．そこで，本論文ではアクティブサスで提案した乗員挙動制御をセミアクティブサスへ

適用し，その有効性を検証する． 
線形システムにおいて設計した制御器を双線形なシステムに適用した場合，図3.1のセミアクティ

ブダンパの速度と力のリサージュ波形に示すとおり，線形な制御器から出力される制御入力をセミ

アクティブダンパが常に発生することができないため，急激な減衰力の変化が生じ，ばね下の共振

が抑えられず不安定なハンチング現象が発生したり，車体のジャークが大きくなるなどの問題があ

る．例えば，理想的なスカイフック制御をセミアクティブダンパに適用した場合，ばね上共振の振

動を低減させるために，スカイフックダンパの減衰係数を増加させると減衰力の大きさは変化する

ものの，サスペンション速度がゼロ付近において急激な減衰力の時間変化が生じる．この場合，減

衰力の増加（加速度の低減）と減衰力の時間変化（ジャークの増加）はトレードオフの関係にあり，

加速度およびジャークの応答と減衰力のリサージュ図形を踏まえた設計が必要である． 
このような問題に対して，これまでに多くの手法が提案されてきた．Karnopp らはスカイフック

制御をセミクティブサスに適用し，近似スカイフック制御則(31)を提案し，Miller らはばね上の加速

度のみならずジャークの低減をも狙った制御則(32)を提案した．永井らは減衰係数を連続的に切り替

えオンオフ型の不安定性を緩和した連続系制御則(33)を提案し，Yi らはスカイフック制御およびグラ

ンドフック制御のフィードバックゲインをニューラルネットワークで設計する手法(34)を提案して

いる．また，三平らは非線形 H∞制御をセミアクティブサスへ応用し，制御則を導き，線形 H∞制御
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Fig. 3.1  Lissajous figure of control input at a single frequency 

 
を用いた場合に比べて制御効果が高いこと(35)を示し，実用化している(45)(46)．吉田らは双線形 H∞制御

をフルビークルの車両モデルに適用している(36)．横山らはモデル追従型制御理論に基づいたスライ

ディングモード制御(37)やニューラルネットワークを用いた制御(38)を提案し，西村らはセミアクティ

ブダンパを線形パラメータ変動 (LPV: Linear Parameter Varying) 系でモデル化したゲインスケジュ

ーリング制御(39)(40)
，深尾らはセミアクティブダンパの非線形性も考慮するためバックステッピング

法を用いた制御則(41)を提案している．さらに，Sergio らは近似スカイフック制御則に加えて，ばね

上の上下加速度をフィードバックする制御を行うことでブルブル領域の振動低減を実現し(42)，

Stamat らはさらなるジャーク低減を目指し，近似スカイフック制御則に時間ベースの推力調整則を

加えた手法(43)を提案している． 
セミアクティブサス制御において，振動の低減にはサスペンション速度と減衰力のリサージュ図

をいかに生成するかが重要であり，これまでの先行研究(31)～(43)ではサスペンション速度と減衰力の関

係に着目した制御器の設計が行われてきた．しかし，提案手法の多くが1輪の車両モデルへの適用

がほとんどであり，ばね上の上下方向の振動のみを低減する制御則をベースに議論が行われている

ため，バウンス，ロール，乗員振動といった複雑な振動モードまでは考慮できていないという課題

がある．特に，4輪の車両へ適用することが困難なものも多く，各輪の独立な制御器で乗員のダイ

ナミクスと着座位置を考慮した乗員挙動制御を実現することは困難である． 
そこで，本論文ではフルビークルの車両モデルにおいて，線形 H∞制御で設計した乗員挙動制御

をセミアクティブサスへ適用し，乗員の加速度のみならずジャークをも低減すべく，サスペンショ

ン速度と減衰力のリサージュ波形に基づいた線形 H∞制御の設計法を提示する．具体的には，急激

な減衰力の変化を抑制するため，線形な制御器から出力される制御指令の大半がセミアクティブダ

ンパの作動領域となるように線形 H∞制御器の周波数重みの設計を行い，従来の手法に比べ乗員の

振動を低減できることを示す．また，先に提案したフルアクティブサスを用いた乗員挙動制御と本

章で提案するセミアクティブサスを用いた場合の比較を行い，本章で提案する手法はエネルギー消

費が小さいにもかかわらず，フルアクティブによる手法とほぼ同程度の制御効果を実現できること

を示す． 
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3.2 制御系設計 
3.2.1 外乱包含 H∞制御の適用 

2.4.1項において，フルアクティブサスによる乗員挙動制御を外乱包含 H∞制御により実現した．本

項では，2.4.1で示した制御系設計と同様な車両－乗員モデル，路面外乱モデルおよび周波数重みか

らなる一般化プラントを用いて線形 H∞制御系を設計し，その制御系を双線形のセミアクティブダ

ンパを搭載した車両に適用し，周波数重みゲイン Kwi の値のみを調整することで所望の性能を実現

する．制御系設計に用いる一般化プラントに関しては，2.4.1で述べたのでここでは省略する．図3.2
に示すのが，セミアクティブダンパを搭載した車両であり，各輪のばね下と車体との間にセミアク

ティブダンパをそれぞれ備える．セミアクティブダンパ以外の車両仕様は表2.1，乗員モデルの特性

は表2.3と同様である． 
本章で設計する線形 H∞制御系をセミアクティブサスへ適用するためには，線形 H∞制御系から出

力される各輪の推力指令 Fli を各輪のサスペンション速度 siz& に応じて，各輪のダンパが発生可能な

減衰力指令 Fdiに変換する必要がある．Fliから Fdiへの変換を示すのが図3.3である．線形-双線形変

換では， siz& に応じて，Fli から Fdi を式(3.1)に従い変換する．式(3.1)のとおり，線形の制御系を単に

双線形に適用すると，双線形なシステムで発生することができる制御入力が不連続になり，制御性

能が悪化する．本節では，式(3.1)の制約を含む双線形系モデル（セミアクティブサスペンション）

を制御系設計に用いるのではなく，制御系設計は線形モデル（アクティブサスペンション）用いて

行い，周波数重みゲインの調整により制御性能を実現する．制御系設計モデルと数値シミュレーシ

ョンを表3.1に示す． 

 

zr1

TrLf Lr

Pitch CTR
Roll CTR

zu1 zu3

zcg

zu3 zu4

Kt

Kf

Cf

Kｒ

Cr

Kｒ

Cr

Kｒ

Cr

Fd1

Fd1

Fd3

Fd3

Fd3

Fd3

Fd4

Fd4
Mt Mt Mt Mt

Mb , Ir , Ip

Side view Rear view

Forward

zr3 zr3 zr4

Kt Kt Kt

f
q

Tf Tr

P1

P2

P3

P4

px2

Plane view

px4

px1 px3

py1

py2

py3

py4

S1

S2

S3

S4

pz1,2
pz3,4

 
Fig. 3.2  Vehicle model 
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Fig. 3.3  Control system of semi-active suspension 

 

 

 
Table 3.1  Generalized plant to design the controller and simulation model 

 Generalized plant Simulation model 
Vehicle  Full vehicle 

Sprung : Vertical, Rolling, Pitching motion 
 Unsprung : Vertical motion 

 Active suspension  Semi-active suspension Suspension 
Dynamic characteristic NOT included ｬ  
 Vertical ace. of vehicle body  ｬ  

 

Sensor 
Dynamic characteristic NOT included ｬ  

Passenger Passenger model (Fig. 2.2) ｬ  
Dynamic characteristic Fig. 2.4 ｬ   
Seated position ･Front-left  ･Front-left 

･Front-right 
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ここで，Cf_minは図3.4に示すとおり前輪のセミアクティブダンパの可変減衰係数の最小値であり，

100 N/m/s，Cf_maxは前輪のセミアクティブダンパの可変減衰係数の最大値であり10000 N/m/s を設定

し，遅れは考慮しない．なお，添え字 f は前輪，r は後輪を意味し，前後輪ともに同様のセミアク

ティブダンパを設定した．なお，制御器の設計に用いた各輪のサスペンションの減衰係数の固定値

は，ISO で規格化されている C クラス(171)を車速60 km/h (16.7 m/s) で模擬した路面（図2.14）におい

て，左前席に座る乗員（以後，乗員1）の頭部上下加速度の RMS が最小となった値 Cf_ctr , Cf_ctr = 1100 
N/m/s を各輪に用いて，制御系設計を行う(162)(166)． 

 

3.2.2 周波数重みの設定 

線形H∞制御をセミアクティブサスへ適用し，乗員の加速度のみならずジャークをも低減すべく，

サスペンション速度と推力のリサージュ波形に基づいた重みの設定を行う．重みの設定は，表3.2
に示すばね上の上下の共振周波数 (1.3 Hz)，乗員頭部の上下の共振周波数 (6.0 Hz)，ばね上のロー

ルの共振周波数(2.4 Hz)の路面周波数において，路面振幅が ISO の C クラス相当となる入力条件に

おいて，ダンパのリサージュ波形と乗員頭部の動きの関係に着目し，ダンパの減衰力が急激に変化

せずに，乗員頭部の挙動が小さくなるように設定する．また，提案する乗員挙動制御 (Passenger 
Control) との比較のため，表3.3のとおり制御量を頭部上下加速度の代わりに車両重心の上下加速度

とする車両重心制御 (Vehicle CoG Control)，乗員の着座位置の上下加速度とする着座位置制御 (Seat 
Position Control) の制御器も同様に設計し，重み W1(s), W2(s), W3(s), W4(s), Kw2 = 400，Kw3 = 2500，Kw4 
= 0.125，は提案手法と比較2手法のいずれにおいても同様の値を用いる．なお，車両重心制御の重

み Kw1は車両の上下加速度，着座位置制御は乗員1の着座位置の上下加速度である．事前検討によっ

て，上下加速度に対する重み Kw1は，サスペンション速度と推力のリサージュ波形を大幅に変える

作用があることが分かっており，次項で詳細に検討する．  

 

3.2.3 上下加速度重みに対する応答の比較 

2.2節および3.2.1項で示した車両－乗員系のモデルに，本章で設計した制御器を組み合わせ，The 
Math Work Inc.の MATLAB で1 ms の時間刻みの計算条件で，表3.1に示す路面条件において車両重心

制御，着座位置制御，乗員挙動制御の各上下加速度重み Kw1を1から149まで4刻みで変更し，各制御

系の性能を検証する． 
図3.5は各制御器に対して重み Kw1を変更し制御器を導出し，各路面条件での数値シミュレーショ

ンを行い各位置の上下加速度と上下ジャークの Peak to Peak 値を示した図である．図3.6から図3.8
は同条件で前輪のセミアクティブダンパの速度と減衰力のリサージュ波形を示し，表中の図の矢印 
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Table 3.2  Road displacement  
Case Frequency [Hz] Amplitude [m] Phase of left-right 

1 1.3 0.01 0 
2 6.0 0.003 0 
3 2.4 0.005 π 

 
Table 3.3  Controlled value of each method 

 

 
 

の方向に Kw1の値が大きくなる．まず，車両の上下共振である Case 1において，図3.5の結果につい

ては他の路面条件に比べ差異は少ないがリサージュ波形は大きく傾向が異なる．重み Kw1を増加さ

せると，重心位置制御のリサージュ波形で囲まれる面積の変化は少ないが，着座位置制御および乗

員挙動制御の２つはリサージュ波形で囲まれる面積が左は増え，右は減る傾向がある．また，着座

位置制御および乗員挙動制御の２つは全ての路面条件において左右のリサージュ波形が異なり，左

右の減衰力差によってロール挙動が変化し，着座位置および乗員の頭部が制御されている．次に，

乗員頭部の共振周波数の路面入力である Case 2においては明確な差が確認できる．図3.5の Case 2
の頭部挙動において，上下加速度重み Kw1を増加させると乗員挙動制御（同図☆）は加速度および

ジャークを低減できているのに対し，従来の車両重心制御（同図▽）および着座位置制御（同図△）

はパッシブ（同図○）に比べても大きい結果となった．それはリサージュ図形の Case 2から分かる

とおり，従来手法は Kw1を増加させるとリサージュ波形で囲まれる面積が増え，線形制御器で出力

された制御力がセミアクティブダンパの最大および最小減衰力による制限され，セミアクティブダ

ンパの減衰力が急激な変化を生じ，ジャークの増加を招いているためである．それに対して，乗員

挙動制御は重み Kw1を増加させるとリサージュ図形で囲まれる面積が減り，第2および4象限が増え，

急激な減衰係数変化を招くことが低減され，頭部の加速度およびジャークを低減できる．また，そ

れは Case 3においても同様な現象が発生し，着座位置制御は重み Kw1を増加させるとジャークが増

化していることが確認できる． 

以上の解析結果より，車両重心制御は，重み Kw1を増加させても他の2つ制御ほど乗員頭部の加速

度およびジャークの応答に影響がない．着座位置制御は，重み Kw1を増加させると加速度は少しだ

け低減できるがリサージュで囲まれた面積が増加しジャークが増加する．乗員挙動制御は，重み

Kw1を増加させると，加速度およびジャークが低減できることが，リサージュ図形の波形からも考

察できた． 

 

i  Vehicle CoG Control 
(General method) 

Seat Position Control 
(General method) 

Passenger Control 
(Proposed method) 

Controlled  
value 

Vertical Acceleration 
of vehicle body 

Vertical Acceleration 
of seated position 

Vertical Acceleration  
of passenger’s head 

1 

Kw1 Adjustment Adjustment Adjustment 
Controlled  

value 
Vertical velocity  
of vehicle body ｬ  ｬ  

2 

Kw2 400 ｬ  ｬ  
Controlled  

value Tire displacement ｬ  ｬ  
3 

Kw3 2500 ｬ  ｬ  
Controlled  

value Actuator force ｬ  ｬ  
4 

Kw4 1.31 ｬ ｬ  
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Fig. 3.5  Peak to peak value of the vertical acceleration and the vertical jerk 
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Fig. 3.6  Lissajous figure of suspension velocity and damping force of of “Vehicle CoG Control” 
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Fig. 3.7  Lissajous figure of suspension velocity and damping force of “Seat Position Control” 
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Fig. 3.8  Lissajous figure of suspension velocity and damping force of “Passenger Control” 
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3.3. 数値シミュレーション 
3.3.1 ランダム路面での従来手法との比較 

3.2.3節で示したように，周波数重み Kw1を変化させると減衰力の大きさは変化するものの，サス

ペンション速度がゼロ付近において急激な減衰力の時間変化が生じる．そのため，減衰力の増加（加

速度の低減）と減衰力の時間変化（ジャークの増加）はトレードオフの関係にあり，その特性を踏

まえた設計が必要である．数値シミュレーションをを行うにあたり，加速度およびジャークからな

る評価関数を設定し，リサージュ波形の応答を確認しながら，評価関数が最小になるような周波数

重み Kw1を決定することを検討したが，それら物理量を組み合わせた評価法については，研究報告

がなく評価量の妥当性に疑問が残る．そこで，各制御手法において，乗員頭部の上下加速度が最小

となるような周波数重み Kw1を求め，各制御手法による比較を行う．本節では，3.2.3項の解析結果

を踏まえ，車両重心制御，着座位置制御，乗員挙動制御の重み Kw1を各仕様において乗員頭部の上

下加速度が最も小さくなる値において，それぞれの性能を検証する． 
それぞれの制御器の重み Kw1は，図3.5に示す3つの路面条件の乗員頭部の加速度の総和が最も小さ

くなる値を設定する．図3.9に示すのが，3つの路面条件の乗員頭部の加速度の総和を示している． そ
れぞれの制御器において，最も値が小さくなる重み Kw1は異なり，車両重心制御では Kw1 = 125，着

座位置制御では Kw1 = 49，乗員挙動制御では Kw1 = 33，それ以外の周波数重みゲインは表3.3のとお

り同一として制御系の導出を行った．なお，本節では図2.14に示す ISO の C 路面相当の路面での各

手法の比較を行う． 
図3.10は，車両重心および乗員1の頭部の上下方向の加速度 PSD である．車両重心の上下加速度

に関しては，2.5.2項の結果と同様に，車両重心制御がばね上の共振周波数 (1.3 Hz) の振動を大幅に

抑制している．一方，乗員1頭部の上下加速度に関しては，着座位置制御および乗員挙動制御とも

に，車両のロール運動の共振周波数である2.0Hz 近傍および乗員頭部の共振周波数である6.0 Hz 近

傍において，車両重心制御に比べて乗員の頭部の振動が低減し，乗員への負担も軽減していると考

えられる．図3.11は乗員1の着座位置の上下方向のジャーク，図3.12は頭部の上下方向のジャークの

時系列応答である．図3.10で示した PSD においては，着座位置制御と乗員挙動制御の差異はあまり

見られなかったが，時系列応答からは乗員挙動制御は着座位置制御に比べてジャークの低減を実現

できる制御系であるがわかる． 
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Fig. 3.11  Time history of passenger 1’s seat jerk 
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Fig. 3.12  Time history of passenger 1’s head jerk 

 

 

3.3.2 フルアクティブの乗員挙動制御との比較 

本項では，前章で提案したフルアクティブサスによる乗員挙動制御と本章にて提案するセミアク

ティブサスによる乗員挙動制御の差を明らかにする．両手法の制御系設計に用いる周波数重みは表

3.4に示す．Semi-active は，3.3.1項で検証したセミアクティブを用いた乗員挙動制御であり，Active 
1は，Semi-active と同様の制御系をアクティブサスに適用した場合である．また，乗員挙動制御の

評価量である乗員1の上下加速度重みを変更した制御系が Active PS1である．さらに，2章において

述べたフルアクティブサスを用いた乗員挙動制御との比較をするために，通常のメカダンパを備え

る Active PS1に対して，通常のメカダンパを装着しない Active PS2も比較検証する．なお，3.3.1項
同様に，図2.14に示す ISO の C 路面相当の路面を通過した際の挙動で比較を行った． 

4輪のアクチュエータもしくはセミアクティブダンパが発生する力の絶対値の RMS と制御効果の

指標とした乗員1の頭部上下加速度の RMS を示したのが図3.13である．Semi-active および Active 1
は，Passive に比べ，RMS ベースで乗員1の加速度を低減できている．Active 1に対して，Semi-active
は RMS が3％程度悪化する程度である．車両重心および乗員1の頭部の上下加速度の PSD を図3.14
に示している．Semi-active に比べ，Active 1はほぼ全周波数帯域において，両加速度の PSD を低減

できている．また，前左輪のアクチュエータが発生する力のリサージュ波形を図3.15に示す．アク

ティブサスによって発生する推力指令がセミアクティブサスにおいても発生できる第2および4象
限に多く存在するため，フルアクティブとセミアクティブサスによる大幅な差異が生じなかったと

考えられる． 
アクティブサスによる振動抑制効果を高めるべく，Active PS1および Active PS2において，乗員頭

部の上下加速度重み違いの制御系の性能検証した．図3.13に RMS での比較を示している．乗員1の
頭部の上下加速度重み Kw1に対する乗員頭部の上下加速度応答は，通常のメカダンパを備えた仕様 
(Active PS1) と備えていない仕様 (Active PS2) で，大きく異なる結果となった．最も加速度を低減

できたのは，通常のメカダンパを備えていない仕様であり，通常のメカダンパを装着すると車体ば

ね上のとばね下の共振周波数の間の周波数帯域のばね上振動が増加するため，メカダンパを装着し

ない方が RMS での評価において振動を抑制できると考えられる．しかし，メカダンパを装着しな

い方がアクティブサスが発生する推力が大きい傾向にあり，限られた推力で振動抑制を実現する場 
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合においては，メカダンパを装着した方が良いといえる．また，制御量としていない乗員2の頭部

上下加速度は，乗員1の頭部の上下加速度重み Kw1を大きい値にし過ぎると，Passive よりも振動が

増加することもあり，設計においては留意する必要がある．RMS での評価において，最も制振効果

が高かい Active 2の，上下加速度 PSD を図3.14に示す．約1.4から約8Hz において，Active 1が最も振

動低減効果が高い結果になったものの，それ以外の周波数においては必ずしも最も良い結果ではな

かった． 
以上をまとめると，乗員1の頭部上下加速度の RMS において，セミアクティブサスを用いた乗員

挙動制御 (Semi-active) はパッシブサスペンション (Passive) に対して，15%の振動抑制効果がある．

同 RMS において，アクティブサスサスを用いた乗員挙動制御は (Active 2) はパッシブサスペンシ

ョンに対して，32%の振動抑制効果があることが分かった． 
 
 
 

Table 3.4  Specifications of each method 
 Semi-active Active 1 Active PS1 Active PS2 Active 2

Control Method Passenger Control ｬ  ｬ  ｬ  ｬ  
Active / Semi-active Semi-active Active ｬ  ｬ  ｬ  

Su
sp

. 

Damping coefficient 100-10000 N/m/s* 1100 N/m/s ｬ  300N/m/s ｬ  
Kw1 33 ｬ  20, 40, ･･･, 140 ｬ  60 
Kw2 400 ｬ  ｬ  ｬ  ｬ  
Kw3 2500 ｬ  ｬ  5000 ｬ  

Fr
eq

ue
nc

y 
 w

ei
gh

t 

Kw4 1.31 ｬ  ｬ  ｬ  ｬ  

*The value for the control system design is 1100 N/m/s.  
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Fig. 3.13  RMS value of vertical acceleration and actuating force 
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Fig. 3.14  PSD value of vertical acceleration  
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Fig. 3.15  Lissajous figure (Front-left suspension) 
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3.4 結言 

本論文では，セミアクアクティブサスを用いて，路面の凹凸による乗員の動きをより低減させる

ことを目的とし，２章において提案したアクティブサスを用いた乗員挙動制御をセミアクティブサ

スにも適用すべく，セミアクティブダンパの速度と減衰力のリサージュ波形に着目した制御系設計

を提案した． 
数値シミュレーションの結果，ばね上，車体ロール，乗員頭部の共振周波数での路面条件におい

て，セミアクティブダンパのリサージュ波形に基づき線形 H∞制御器の周波数重みを設定すること

で，線形な制御器をセミアクティブダンパで実現するときに発生しやすい急激な減衰力変化に伴う

ジャークの発生を防止し，乗員の振動を抑えることができた．また，乗員挙動制御において，フル

アクティブサスに比べ消費エネルギーが小さいセミアクティブサス(197)を用いた場合，フルアクティ

ブサスを用いた場合に比べ，乗員頭部の上下加速度 RMS が約17％増加することが分かった．



 第 4 章 路面入力に対する車両の平面運動を考慮したアクティブサスペンションの制御系設計  

 58

第 4 章 路面入力に対する車両の平面運動を考慮した

アクティブサスペンションの制御系設計 

4.1. 緒言 

自動車の乗心地向上のため，これまでに多くのデバイスや手法が提案され，特に操縦安定性と乗

心地の両立に関しても研究開発が行われてきた．その研究は，大きく2つに分類される．ひとつは

操舵に対する車両の運動性能の向上であり，ロール角制御(47)，前後剛性配分制御(18)(48)(201)(202)，ピッチ

角制御(49)(50)などである．もうひとつは，路面入力に対する各輪の輪荷重変化を低減し，車両の挙動

を低減する接地荷重制御(51)(52)(53)などである． 
一方，路面不整により車両の挙動が乱れる現象は，昔から課題として報告されている(180)(181)(214)．

近年の研究では，路面入力に対する車両の応答は，輪荷重変化のみならず，図4.1に示すようにサス

ペンションのストロークによるステア角変化やタイヤ接地点変化（スカッフ），さらに図4.2に示す

ようにタイヤ横力によるそれら変化によっても，影響を受けることが明らかになっている(151)．特に，

コンベンショナルなサスペンションにおいて，香村らはロールを含む2輪モデルに車体のロール運

動およびそれらのサスペンション特性を踏まえた車両モデルを構築し，左右輪の路面が上下逆相で

車両に入力される場合の車両平面運動への影響を，実車実験も踏まえ体系的に示している(152)(153)．し

かし，そのようなサスペンション特性の影響を考慮した制御サスペンションの制御手法は，まだ提

案されていない． 
そこで本論文では，接地荷重制御に加え，そのようなサスペンション特性による路面入力に対す

る平面運動への影響を考慮し，フルアクティブサスによる乗心地と操縦安定性（路面外乱に対する

平面運動の低減）の両立を実現する制御手法を提案する． 
路面外乱に対する平面運動への影響を考慮した制御系設計を行うには，路面外乱が前輪と後輪へ

入力される時間差（むだ時間）を考慮した制御系設計が必要である．路面外乱の前後輪間のむだ時

間を考慮した制御手法は，木村･赤津らが前輪ばね下の動きから路面外乱を推定し，後輪が実際に

その路面を通過する際，路面からの外乱をキャンセルするように後輪の制御サスペンションを制御

する手法(16)(24)を，Moran･永井らが非線形ニューラルネットワークにより後輪の路面外乱を推定し，

それを補償する手法(25)を，荒木らが予見最適アルゴリズム(26)を適用し，Zhang らは前後輪の路面入

力むだ時間を Pade 近似し，それをモデルに考慮したカルマンフィルタを設計し，最適制御を適用

した手法(27)をそれぞれ提案している．一方，鉄道の分野においては，愛田らが，軌道の凹凸の入力

が制御対象とする車両に加わる時間とその前の車両に加わる時間差を離散時間モデルで表現し，連

続時間に変換したのち H∞制御器の設計を行う方法(176)を提案している．それらは，主に路面外乱に

対する上下方向の車両振動を低減することを目的としており，それぞれ制振効果が示されている． 
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Fig. 4.1  Toe change and scuff caused by roll motion 
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Fig. 4.2  Toe change and scuff caused by tire side force 

 

しかし，前後輪の路面外乱のむだ時間を考慮し，制御サスペンションを用いて路面からの入力に対

する平面運動の低減を図る手法は，Oraby らが木村･赤津らの提案した手法を上下動が含まれる平面

2輪モデルに適用し，その効果を示した報告(177)がある程度であり，あまり多く議論されていない． 
本論文では，サスペンションのストローク，タイヤ横力に対するステア角および接地点の変化に

よるタイヤ横力変化特性をモデル化する．一定車速における前輪の路面入力に対する後輪の路面入

力のむだ時間を，車速とホイールベースによって定まる3次の Pade 近似で表現することで，4輪の

路面外乱が独立に入力するのではなく，前輪2輪から路面外乱が入力される車両モデルを構築する．

構築したモデルに外乱包含 H∞制御を適用し，車両の上下加速度および横加速度を制御量のひとつ

にすることで，乗心地と操縦安定性の両立が可能であることを示す．また，一定車速においてサス

ペンションストロークおよびタイヤ横力によるタイヤ横力変化特性をモデル化せずに同制御手法

によって制御器を設計した場合と提案手法を比較し，提案手法の有効性を示す． 
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4.2 モデリング 
4.2.1 サスペンション特性を踏まえた車両モデル 

本章で制御対象とする車両モデルは，図4.3に示すフルビークルモデルであり，車体とばね下の間

にアクティブサスを備える．車速 V は一定とし，本モデルの四輪ばね下（上下4自由度），車体ばね

上（横，上下，ロール，ピッチ，ヨー）の計9自由度の運動方程式は次のとおりである．各パラメ

ータは表2.1に示す． 
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(4.1)  

ここで，Gm = Mb/Mbt，hcgは重心高，hrf，hrrは前輪および後輪のロールセンタ高さ，Hrはロールセ

ンタからばね上重心までの距離，Hpはピッチセンタからばね上重心までの距離として，すべて固定

値とした．本車両モデルにおいて，ロール角，ピッチ角，ヨーレイト，各輪のタイヤ横すべり角は

小さいため，それらをすべて線形化して扱う．Fyiはタイヤ横力，Fiはアクティブサスが発生する推

力であり，zsi は各輪のサスペンションストローク，zti は各輪のタイヤたわみを示し，式(4.2)で与え

る． 
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 (4.2)  

タイヤ横力は，表4.1に示すとおりサスペンションのストローク，タイヤ横力に対するステア角お

よび接地点の変化をそれぞれモデル化する．サスペンションのストロークによるトー角変化は，図

4.4(a)に示すように，車体がバウンス運動をした場合のトー角変化を線形でモデル化する．次に，サ

スペンションのストロークに対する接地点の変化をモデル化するために，図4.5に仮想リンクを説明

する．複数のメカニカルなリンクによって構成されるサスペンションは，仮想リンクという概念に

置き換えることができる．本図は，アッパーアームとロアアームからなるダブルウィッシュボーン

形式のサスペンションを備えた車両を車両後方から注視した図であり，タイヤは両アームによって，

車体と連結している．なお，車体の荷重を支えるばねは，省略している．左後輪の接地中心点 CL

は，左後輪のアッパーアームと左後輪のロアアームの延長線の交点である瞬間回転中心 RL 回りに

動くと考えることができ，同輪のサスペンションは点 RLと点 CLを結ぶリンクに置き換え，点 RL 
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Fig. 4.3  Vehicle model 

 

 
Table 4.1  Modeling of suspension characteristics 

 
 
 
 
 

回りに回転する．同様に，右後側の接地中心 CR は RR 回りに動くと考え，両点を結ぶリンクが点

RR回りに回転する．これを車体の動きで考えると，車体は両リンクの交点であるロールセンタ回り

に回転すると考えることができ，複数のサスペンションリンクがロールセンタと両輪のタイヤ接地

中心を結ぶ仮想リンク (Imaginary link) によって，置き換えることができる．仮想リンクを用いて，

車体の動きに対する接地点の動きを図示したのが，図4.4(b)である．車体がバウンス運動をした場

合，タイヤ接地点は車両中央に移動する．それに伴い，タイヤ前後方向と，タイヤ横移動速度とタ

イヤ前後速度（ここでは車速と仮定）による速度ベクトルには角度が生じ，タイヤは横すべり角を

生じたのと同じ現象が発生する．それを考慮して，タイヤが発生する横力を表現したのが，式(4.3)
である． 

 

       Output  
Input 

Toe-angle 
change Scuff 

Suspension stroke Modeling (A) Modeling (B)
Tire side-force Modeling (C) Modeling (D)
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Fig. 4.6  Tire motion caused by tire side force 
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ここで，括弧内は各輪のタイヤ横すべり角を示し，KCi はタイヤのコーナリングパワーである．

Ksf，Ksr は前後輪のサスペンションストロークによるトー角の変化を示す係数である（バウンス側

トーイン）．括弧内の第3項はサスペンションストロークに対するステア角変化（表4.1(A)），括弧内

の最終項は接地点横移動量の時間変化と車速のなす角によるタイヤ横すべり角（表4.1(B)）をそれ

ぞれモデル化している． 
次に，タイヤ横力によるトー角変化および接地点横移動に関して説明する．図4.6にがタイヤ横力

によるタイヤの動きを示す．トー角の変化はタイヤ横力に対して，サスペンションや車体の弾性変

形などにより，タイヤの横力が低下する側にステア変化を生じるのが一般的であり，図4.6(a)に示す

ようなモデル化を行う．タイヤ横力による接地点の変化は，ステア角変化と同様の要因により，タ

イヤ横力と同一方向に移動する．この際，静的な接地点の移動は，タイヤの横力変化に影響を与え

ないが，サスペンションストロークによるスカッフ変化同様に，接地点の動的な変化はタイヤ横力

に影響を及ぼす．タイヤ横力により，タイヤ前後方向と，タイヤ横移動速度とタイヤ前後速度（こ

こでは車速と仮定）による速度ベクトルには角度が生じ，タイヤは横すべり角を生じる．式(4.3)に
タイヤ横力によるトー角変化および接地点横移動による横力変化分を踏まえたのが，式(4.4)である． 
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ここで，KSFi は各輪のタイヤ横力によるステア角の変化を示す係数（横力低下方向のステア角変

化を正），KCiは前後輪のタイヤ横力によるタイヤ接地点の横移動量を示す係数である．（ ）内が横

力による項であり，横力に比例してステア角変化が生じ（表4.1(C)），接地点横移動量の時間変化と

車速のなす角によるタイヤ横すべり角（表4.1(D)）が生じる．この項を横力 Fyに対して整理すると，

式(4.4)は式(4.5)となる． 
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ここで， CiK ′ は，横力にステア角を考慮した各輪の等価コーナリングパワーであり，次式のとお

りである． 

( , )
1

Ci
Ci

Ci SFi

K
K i f r

K K
′ = =

−
　　  (4.6) 

また，横力による接地点横移動によるタイヤ横すべりは，式(4.6)の等価コーナリングパワーに次

式の遅れ要素を考慮した複素コーナリングパワーの形式で記述できる．なお，式(4.6)および式(4.7)
の導出は付録 B に記す． 
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1
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1

di
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Ci PFi
i

Ci SFi

G s
T s

K K
T i f r

V K K

=
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= =
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 (4.7) 

以上により，表4.1の(A)から(D)の定式化を行った．なお，各パラメータは，文献(178)を参考にス

テア特性が一般的な値（スタビリティファクタ：1.43×10-3 s2/m2
に設定）となるように，表4.2に示

すように決定した． 
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Table 4.2  Specification of suspension characteristics 
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(a) Previous study (Experiment and simulation)(151) (b) Our study (Simulation) 
Fig. 4.7  Vehicle response caused by antiphase road disturbance 

 
 

4.2.2 路面ロール入力による車両応答 

前節までに示したサスペンションの特性を考慮した車両モデルの運動方程式を，2.2.1で述べた車

両モデルの状態方程式をベースに，詳細なサスペンション特性を含む車両モデルの状態方程式を式

(4.8)のとおり記述する．なお，式(4.8)の Asb, Asc, Asdは，付録 A.4にて記載する． 
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 (4.8) 

Symbol Value Symbol Value 
Ksf 0.13 rad/m KSFf 8.0×10-6 rad/N 
Ksr 0.13 rad/m KSFr 1.0×10-6 rad/N 
KCf 77000 N/rad KPFf 6.7×10-6 m/N
KCr 71000 N/rad KPFr 6.7×10-6 m/N
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本モデルは，車速一定での時不変モデルであり，車速 V= 120 km/h (33.3 m/s) 一定における左右輪

の路面が逆相の入力となる条件での車両平面運動を確認するため，式(4.8)の状態方程式を用いて，

左右輪の路面は逆方向に変位し，後輪は前輪に対して ( )f rV L Lτ = + の時間差を生じる外乱が入力さ

れた場合の数値計算を行う．左前輪の路面変位（ロール角相当）に対する車両平面運動の伝達特性

を図4.7に示す．文献(151)から(153)で報告された車両モデルのデータおよび実車データとは車両ス

ペックが異なるため，応答は完全には一致しないが同様の傾向を示していることから，本モデルの

妥当性が検証されたと判断した． 

 
 

4.3 制御系設計 
4.3.1 路面に対する後輪への路面入力むだ時間の近似 

前後の車輪が同じ経路を走行した場合，図4.8(a)のとおり前輪の路面入力に対して後輪の路面入力

に時間差（むだ時間）が存在する．本論文では，車速とホイールベースによって定まるむだ時間を

Pade 近似で表現することで，4輪の路面外乱が独立に入力するのではなく，車速に依存し，図4.8(b)
に示す前輪2輪から路面外乱が入力される線形モデルを構築し，制御系設計において車速を考慮す

る． 
前後輪の路面外乱の時間差 ( )f rV L Lτ = + は Pade 近似により，式(4.9)のとおり近似することが可

能である． 
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 (4.9) 

ここで，Pade 近似を考慮して前輪の路面外乱の入力に対する後輪の路面外乱の出力の状態方程式

を次式に定義する． 
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 (4.10) 

式(4.8)で定義した4輪の路面外乱が独立で加わる車両モデルに，式(4.10)で定義した前後輪の路面

外乱の時間差を組み合わせ，前輪2輪から路面外乱が加わる車両モデルを式(4.11)のとおり構築する． 

1 2

1 1 1 2
1 2

1 1 1

[ ]

, ,
0 0

sp sp sp sp f sp

T T T
sp s dr

s s r fr s f s r fr s
sp sp sp

fr fr

s s f s r

x A x B w B u

x x x

A B C B B D B
A B B

A B

B B B

= + +

=

+⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤
= = =⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥

⎣ ⎦⎣ ⎦ ⎣ ⎦
⎡ ⎤= ⎣ ⎦

&

　　 　

　 　 　　

　

 (4.11) 
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Pade approximation (Eq. 4.9)
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(a) Real world                    (b) Modeling 

Fig. 4.8  Approximation of time delay of road disturbances from front to rear wheels 
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Fig. 4.9  Vehicle response of vehicle model which includes the Pade approximation  

(Antiphase road disturbance, V= 16.7 m/s (60 km/h)) 
 
 
前後輪の路面外乱の時間差に Pade 近似を用いることの妥当性を検証するため，車速 V= 60 km/h 

(16.7 m/s) において，左右輪が逆相の路面入力を受けた場合の横加速度応答を，前後輪差にむだ時

間を用いた場合と Pade 近時を用いた場合の検証を行った結果を図4.9に示す．3次の Pade 近似を用

いることで，低周波からばね下の共振周波数帯域まで，むだ時間を用いた場合の応答を精度高く再

現できることが確認できていることから，3次の Pade 近似を用いた． 
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4.3.2 外乱包含 H∞制御を用いた制御系設計 

本論文では，4.2節で示した詳細なサスペンションモデルを含む車両モデルに4.3.1項で示した路面

外乱の前後輪の時間差モデル（Pade 近似）を含む車両モデルにおいて，2.3.3項で述べた外乱包含 H∞

制御を適用し，一定車速において路面からの外乱の影響を抑えたい制御量に対して，周波数重みを

用いることによって外乱を抑圧する外乱抑圧制御とロバスト制御を行う H∞制御理論における混合

感度問題を適用する． 
図4.10は，H∞制御系設計を行うための一般化プラントであり，車両モデル，路面外乱モデル，周

波数重みからなる．まず，外乱となる路面は ISO の規格を考慮し，2.4.1項で述べたとおりの路面外

乱モデルを用いる．次に，周波数重みは，図4.11に示すとおりである．本提案手法の制御量は，車

両の上下加速度，車体の横加速度，車体の上下速度，各輪のタイヤ変位，各輪の発生推力である．

車両の横加速度は，図4.12のとおりロールセンタでの横加速度にロール角加速度を考慮した車両重

心点での横加速度であり，次式で求められる横加速度を用いている． 

cg RC ry y H φ= − &&&& &&  (4.12) 

それぞれの制御量の評価重み W1～5(s)は，図4.13に示すように，車体の上下，横加速度は ISO の振

動感度特性(111)を考慮し，ばね上速度に関しては低周波で車両の動きを抑え，タイヤ変位はばね下共

振でタイヤの接地荷重変動を抑え，極低周波での定常的な制御を防ぎ，無駄なエネルギーの消費を

防止するために推力に重みを設定し，試行錯誤の上，それらの重みを決定した．本項では，車速を

一定と仮定し，制御系設計を行う． 
以上により，詳細なサスペンション特性および前後輪の時間差を踏まえた車両モデル，路面外乱

モデル，周波数重みによって構成される一般化プラントは次式となる． 
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 (4.13) 

ここで，センサからの出力量 ygは車体のタイヤ位置での上下加速度であり，外乱である路面変位

が直接影響しないため，ygの wgに対する項はゼロとなり，2.3.1.1項で述べた H∞問題における仮定1 
A1- 3から6が満たされない．そこで，式(2.44)を次式のとおり，修正を行う(161),(163)． 
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Fig. 4.10  Generalized plant 
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Fig. 4.13  Sensitivity curve of lateral vibration (ISO-2631)(111) 

 
ここで， 21gD% は yg の wg に対する直達項であり，白色ノイズと仮定したセンサノイズの項に相当

し，このような定式化を行うことで，H∞問題における仮定1 A1-4が満たされる．また，Bg1項は式(4.14)
のとおり，路面外乱に対する外乱 1ε を想定することで仮定1 A1-6，Cg1項は状態量に対して制御量に

作用する外乱 2ε を想定することで仮定1 A1-5を満たすことができる． 1ε に対しては，区間 ( 0, 1 )内
で一様分布する n×1次の乱数行列， 2ε に対しては，区間 ( 0, 1 )内で一様分布する1×n 次の乱数行

列とした．以上により，式(4.14)のとおり，定式化を行うことで，H∞制御問題の仮定1を全て満たす

ことができる．なお， ε は，制御系設計において，閉ループ系の極の最大値および制御性能を確認

しながら(172)(173)(174)，閉ループ系の極の最大値がゼロに近くならない ε を試行錯誤により求め，一般化

プラントにおいてあまり影響のない 1 0.001ε = , 2 0.01ε = , 3 1ε = とし，制御系設計を行う(162)(166)． 

 

4.3.3 周波数重みの設定 

サスペンションによるタイヤ横力変化特性を考慮することの有効性を検証するため，本章で提案

するタイヤ横力変化特性を考慮した H∞制御器と，従来のタイヤ横力変化特性を全く考慮していな

い H∞制御器の比較を行う．両制御系設計において用いた周波数重みは，バウンス特性が同じにな

るように，試行錯誤の上，バウンス挙動に関連するばね上加速度，ばね上速度，タイヤ変位，推力

の重みをそれぞれ Kw1 = 30，Kw3 = 400，Kw4 = 1000，Kw5 = 0.1とし，両制御器において同一とした．

表4.3に仕様を整理する．走行条件は，ISO の C クラスの路面が左右輪に逆相の入力とし，車両モデ

ルは，4.2節で示した詳細なサスペンションモデルを含む車両モデルを用いて，路面外乱の前後輪の

時間差はむだ時間とする．数値シミュレーションは，The Math Work Inc.の MATLAB を用い，1 ms
の時間刻みで5秒間の計算を行った．制御系設計で用いた一般化プラントと数値シミュレーション

モデルの比較を表4.4に示す． 
本検討は，車速 V= 16.7 m/s (60 km/h)において行い，路面の PSD は図4.14，各輪の路面変位は図4.15

のとおりである．また，図4.13に示す ISO で規格化されている横加速度の周波数感度特性(111)を考慮

し，横加速度の時系列データに本感度特性を模擬したバンドパスフィルタ(175)を通過させ，感度特性

が高い周波数帯域の加速度データは横加速度が大きく補正された時系列データに対して，RMS（以

後，補正 RMS）を求めた． 
 



 第 4 章 路面入力に対する車両の平面運動を考慮したアクティブサスペンションの制御系設計  

 71

 
 

 
 

Table 4.3  Controlled value of each method 
 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 

Table 4.4  Generalized plant to design the controller and simulation model 
Generalized plant Simulation model 

Vehicle Full vehicle 
Sprung : Vertical, Lateral, Rolling, Pitching, Yawing motion 

 Unsprung : Vertical motion 
ｬ  

Tire Cornering stiffness (Linear model) ｬ  
Suspension Equipped with an active suspension  

(Dynamic characteristic is NOT included) ｬ  
 Tire-side 

force change 
General method : Not include 
Proposed method : Include Include 

 

Sensor Vertical acceleration of vehicle body 
(Dynamic characteristic is NOT included) ｬ  

Time lag  
of front to real wheel Pade approximation Dead time 
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Fig. 4.14  PSD of road surface profile(171) 

 
 

  General method Proposed method 

 Suspension model which 
 include tire-side force change Not include Include 

1 Controlled value / Kw1 Vertical acceleration / 30 ｬ  
Controlled value  Lateral acceleration ｬ  2 

Kw2 Adjustment Adjustment 
3 Controlled value / Kw3 Vertical velocity / 400 ｬ  
4 Controlled value / Kw4 Tire displacement / 1000 ｬ  
5 Controlled value / Kw5 Actuator force / 1.05 ｬ  
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Fig. 4.15  Road displacement 
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(Antiphase road disturbance, V= 16.7m/s ) 
                        

 
横加速度の重み Kw2を変化させた場合の各 RMS の変化を図4.16に示す．図4.16(a)のロール角加速度

の補正 RMS は両制御共に同程度低減されているにも関わらず，横加速度重み Kw2を上げるに従い，

図4.16(b)の横加速度の RMS は，提案するサスペンションの特性を考慮した制御器のほうが横加速

度の低減効果が大きいことが分かる．また，横加速度重み Kw2を上げるに従い，図4.16(c)の推力の

値が大きくなることから，横加速度の低減効果と推力の両方を考慮し，横加速度重み Kw2を設定す

ることが重要である． 
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4.4 数値シミュレーション 
4.4.1 計算条件と走行条件 

提案手法の有効性を検証するために，本提案手法のタイヤ横力変化特性を考慮した制御器と考慮

しない制御器の比較を行う．車両モデルは4.2節で示したモデルを用い，前後輪の路面入力の時間差

はむだ時間とする．横加速度の重みは4.3.2項での検討結果を踏まえ，ロール加速度の RMS 値が同

一となるように，タイヤ横力変化特性を考慮していないモデルの制御器は Kw2=350，考慮した制御

器は Kw2=300とし，それ以外の重みは表4.3と同様とする．また，アクティブサスを搭載しない通常

の車両
(179)

の応答も示す．比較する条件は，車速 V= 16.7 m/s (60 km/h) において，表4.5に示す3条件

である． 
 

4.4.2 単一周波数路面での応答 

図4.17に示す2 Hz の単一周波数路面での車両応答を図4.18に示す．最初の外乱入力は左右輪の路

面が同相で変化した場合，2つ目は左右輪の路面が逆相で変化した場合である．最初の応答では，

通常の車両に比べ，両 H∞制御器によるアクティブサス車両は上下方向の加速度の低減がされてい

る．2つ目の応答では，タイヤ横力変化特性を考慮した H∞制御器の方が考慮していない制御器に比

べ，車両重心の横加速度 cgy&& の低減を実現している．車両重心の横加速度 cgy&& は，ロールセンタでの

横加速度 RCy −&& とロール角加速度とロールセンタと車両重心の長さの積で求められる並進方向の加速

度 rH φ− && の和であり，各成分を図4.19に示す．それらの横加速度は，逆方向の動きを示し，ロール

センタでの横加速度応答（図4.19上段）には差異が小さいが，ロール角加速度による横加速度応答

（図4.19下段）は異なる応答を示している．すなわち，詳細なサスペンションを考慮した制御系は，

それを考慮しない制御系に比べ，タイヤが発生する横力により生じるロールセンタの横加速度とは

逆方向の加速度をロール運動により発生させ，車両重心点の車両横加速度（図4.18下段）の低減を

実現しているといえる． 
 
 

Table 4.5  Driving condition 
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Fig. 4.17  Road displacement (Case 1) 

 Case 1 Case 2 Case 3 
Vehicle speed 16.7 m/s ｬ  ｬ  
Frequency 2.0 Hz Random (ISO-C) ｬ  

Left / Right road input ・Coordinate phase 
・Antiphase 

・Coordinate phase ・Antiphase 
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Fig. 4.18  Time history of vertical and lateral acceleration (Case 1) 
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Fig. 4.19  Time history of lateral acceleration (Case 1) 
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4.4.3 左右輪の路面が同位相のランダム路面 

図4.20に左右輪が同位相となるランダム路面を走行した場合の車両上下加速度の PSD を示す．本

条件では，図4.15に示す ISO の C クラス(171)の路面を左右輪に同相で入力にしている．通常車両に比

べ，H∞制御を適用することで広い周波数帯域の振動を抑制することができている．また，タイヤ横

力変化特性を考慮した H∞制御器と考慮していない制御器の差はほとんどなく，車両の上下振動に

関しては，タイヤ横力変化特性を考慮することによる弊害は特にないといえる． 
 

4.4.4 左右輪の路面が逆位相のランダム路面 

図4.21に左右輪が逆位相となる路面を走行した場合の車両横加速度の PSD を示す．路面は，図4.15
の条件と同様である．約6 Hz 以下では，タイヤ横力変化特性を考慮した H∞制御器は，通常車両は

勿論，考慮していない制御器と比べても，路面入力に対する車両横方向の加速度を低減することが

できている．以上より，サスペンションのタイヤ横力変化特性を考慮して制御系設計をすることの

有効性を示すことができた． 
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Fig. 4.20  PSD of Vertical acceleration (Case 2) 
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Fig. 4.21  PSD of Lateral acceleration (Case 3) 



 第 4 章 路面入力に対する車両の平面運動を考慮したアクティブサスペンションの制御系設計  

 76

4.5 結言 

本章では，不整路面走行時のサスペンションのストローク，タイヤ横力によるステア角および接

地点の変化が車両平面運動へ及ぼす影響を考慮し，アクティブサスによる乗心地と操縦安定性（路

面外乱に対する平面運動の低減）の両立を実現すべく，これらサスペンション特性のモデル化と，

前輪と後輪の路面入力時間差を Pade 近似で表現した外乱包含 H∞制御を提案した．その結果，それ

らサスペンションのタイヤ横力変化特性を考慮した制御器は，考慮しない制御器に比べ，バウンス

方向の振動は同レベルに低減し，左右輪の路面が逆位相で入力される条件においては，車両の横加

速度も低減することができた．これにより，サスペンションおよびタイヤ特性が線形として扱うこ

とができる直進走行や横加速度が小さいシーンにおいて，従来の手法に比べ，乗心地と操縦安定性

の両立を実現することが可能であることを示した．  
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第 5 章 車速による車両ダイナミクスの変化を考慮し

たアクティブサスペンションの制御系設計 

5.1 緒言 

これまでに自動車の乗心地と操縦安定性において，路面の凹凸による車両の上下およびピッチ方

向，さらに横方向の挙動に関する議論が多く行われてきた．上下およびピッチ方向の挙動に関して

は，古くは1966年代に Butkunas が路面外乱の前輪と後輪の時間差により発生するバウンスおよびピ

ッチングの運動をはじめてホイールベースフィルタ(155)と定義し，Thomas は車速とホイールベース

の関係により，路面からの入力があってもそれら挙動のいずれかが生じない路面周波数が存在する

ことを示している(156)．さらに，久代らは，路面外乱の前輪と後輪の時間差を Pade 近似で表現し，

車速違いによる挙動を体系的に示し，ピッチング抑制に適したサスペンション特性を示している
(157)(158)．一方，横方向の挙動に関しては，古くは Georg が1986年に路面不整が車両平面運動に影響を

与え，路面が荒れているほど走行経路に乱れが生じ，ドライバの修正操舵が増えることを実車実験

で示している(180)．渋谷らは車両モデルに前方注視ドライバモデルを適用し，荒れた路面での車両挙

動に関して人間－車両系での解析結果を示している(181)．さらに，近年の研究では，香村らが路面入

力に対する車両の応答は，輪荷重変化のみならず，サスペンションのストロークによるステア角変

化やタイヤ接地点変化（スカッフ），さらにタイヤ横力によるそれら変化が車両平面運動へ影響を

及ぼすことを車両モデルおよび実車実験によって体系的に示している(151)(152)(153)．このような背景を

踏まえ，これまでに著者は，サスペンションのストローク，タイヤ横力に対するステア角および接

地点の変化によるタイヤ横力変化特性をモデル化し，一定車速において，前輪の路面外乱に対する

後輪の路面外乱のむだ時間を Pade 近似で表現し，前輪2輪から路面外乱が入力される車両モデルに

外乱包含 H∞制御を適用し，車両の上下加速度および横加速度を制御量のひとつにすることで，乗

心地と操縦安定性（路面外乱に対する平面運動の低減）の両立が可能であることを第4章で述べた． 
しかし，車速の違いによって，路面入力に対する車両のダイナミクスが変化するため，一定車速

を仮定して設計した制御器を異なる車速に適用した場合，性能の悪化，さらには不安定な挙動が発

生する可能性がある．図5.1は，一般的な車両スペックのフルビークル車両モデルを用いて，路面変

位入力に対する各車両応答の伝達特性を路面周波数と車速のコンター図で示したものであり，図

5.1(a)は路面が左右同相で変位した場合の車体の上下加速度応答，図5.1(b)は路面が左右逆相で変位

した場合の車体の横変位応答である．車速が低い領域と高い領域では，明らかに車両の特性が異な

る結果を示している．そこで本章では，車速の違いが路面外乱による車両挙動変化に及ぼす影響を

考慮したアクティブサスによる乗心地と操縦安定性の両立を実現する制御手法を提案する．



 第 5 章 車速による車両ダイナミクスの変化を考慮したアクティブサスペンションの制御系設計  

 78

 

Frequency [Hz]

V
el

oc
ity

 [k
m

/h
]

Vertical acc./road inp(Cood. phase) [db m/s /m]

 

 

10
0

10
110

20

30

40

50

60

70

80

90

100

20

25

30

35

40

45

50

Sp
ee

d 
[k

m
/h

]  

 
(a) Vertical acceleration due to bounce-road input (Unit : dB m/s2/10-3m) 
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(b) Lateral displacement due to roll-road input (Unit : 10-3m/deg) 

Fig. 5.1  Contour diagram of vehicle motion due to road input (Gain characteristic of transfer function) 
 

 
変動パラメータを考慮した制御系設計のひとつに，制御対象を線形パラメータ変動 (LPV: Linear 
Parameter Varying) 系で表現することで線形行列不等式 (LMI: Linear Matrix Inequality) によってゲ

インスケジュール (GS: Gain Schedule) 型 H∞制御器を導出する方法(183)~(186)があり，それを適用した

例が多く報告されている．制御サスペンションにおいて本手法を適用することにより，Fialho らは

一輪モデルのアクティブサスにおいて路面の凹凸レベルをパラメータに設定し，路面の粗さに応じ

て制御重みを変化させることで，乗心地を改善している(182)．西村らは一輪モデルのセミアクティブ

サスにおいてサスペンション速度およびダンパの非線形ばね特性をパラメータにし，それらの状態
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に応じて制御器をスケジューリングすることで所望の制御性能を実機で示している(39)(40)．また，フ

ルビークルモデルにおいてブレーキとの統合制御に適用した例(59)(60)やばね上の質量変動などをパラ

メータにした例(136)などもある(137)~(140)．しかし，制御サスペンションにおいて，車速をパラメータと

した GS 型 H∞制御を適用した例は少ない． 
そこで本章では，車速の違いが路面外乱による車両挙動変化に及ぼす影響を考慮した制御系設計

を構築するため，アクティブサスにおいて，車速をパラメータとする LPV 系を導出し，GS 型 H∞

制御を適用し，制御量にばね上の上下加速度，ピッチ加速度，ばね上の横加速度，ヨーレイトを設

定し，車速によってばね上の上下加速度および横加速度の周波数重みを変化させ，乗心地と操縦安

定性の向上の両立が可能であることを示す．また，各車速で上下加速度および横加速度の RMS 値

からなる評価量を最小にする周波数重みで設計した制御器（H∞制御）を異なる車速に適用した場合

の性能と，本提案手法（GS 型 H∞制御）を数値シミュレーションにより比較し，提案手法の有効性

を示す． 
 

5.2 制御理論 
5.2.1 線形パラメータ変動系 

線形パラメータ変動系（LPV システム）は，時変プラントのパラメータベクトル tθ とすると，次

式で示すことができる． 

( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( ) ( ) ( )

t t

t t

x t A x t B u t
y t C x t D u t

θ θ
θ θ

= +
= +

&
 (5.1) 

ここで，x, u, y はそれぞれ n 次元状態ベクトル，m 次元制御入力ベクトル，l 次元出力ベクトルで

ある．特に， tθ が固定の場合は，線形時不変系（LTI システム）である． 
A( tθ )，B( tθ )，C( tθ )，D( tθ )がパラメータベクトル tθ  = ( 1tθ , 2tθ ,･･･, trθ ) にアフィンに依存する

アフィンパラメータ依存モデルは，次式のとおりである． 

0 0 1 1 2 2
1 2

0 0 1 1 2 2

( ) ( )
( ) ( )

t t r r
t t tr

t t r r

A B A B A B A B A B
C D C D C D C D C D
θ θ

θ θ θ
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⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤
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⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦ ⎣ ⎦
･･･  (5.2) 

また，アフィンパラメータ依存モデルで時変パラメータ tθ が端点を 1ϖ ， 2ϖ ,･･･, rϖ とするポリト

ープΘ中にあるポリトピックモデルは，次式のとおりである． 
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1 2

1 1

( ) ( ) ( ) ( )
: , 1, ,

( ) ( ) ( ) ( )

, , ,

, 1,2, , : : 0, 1

t t i i

t t i i

t r

r r

r i r i i
i i

A B A B A B
Co i r

C D C D C D

Co

Co i r

θ θ ϖ ϖ
θ θ ϖ ϖ

θ ϖ ϖ ϖ

ϖ αϖ α α
= =

⎧ ⎫⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤⎪ ⎪∈ = =⎨ ⎬⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥
⎪ ⎪⎣ ⎦⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎩ ⎭

∈Θ =

⎧ ⎫⎪ ⎪= = ≥ =⎨ ⎬
⎪ ⎪⎩ ⎭
∑ ∑

･･･

･･･

･･･

 (5.3) 

 

5.2.2 ゲインスケジュールド H∞制御(187)(188) 

LPV システムにおいて，ゲインスケジュールド H∞制御器を導出するために，LTI システムに対す

る以下の有界実補題を適用する． 
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補題 1 (有界実補題) 

実数スカラ γ ＞0と連続時間有理伝達関数が G(s) = C (sI‐A)-1 B + D 与えられたとする． 
次の結果は等価である． 

1. A は虚軸上に固有値を持たず，||G(s)||∞＜γ 

2. 次の LMI を満たす実対称行列 X が存在する． 

0

T T

T T

A X XA XB C

B X I D
C D I

γ
γ

⎡ ⎤+
⎢ ⎥

− <⎢ ⎥
⎢ ⎥−⎢ ⎥⎣ ⎦

 (5.4) 

ここで，A が安定ならば，X は正定となる． 
 
式(5.4)を LPV システムへ拡張し，式(5.3)の LPV システムは，次式を満たす行列 X > 0が存在する

ならば，すべての tθ に対して，2次 H∞性能 γ をもつ． 

 ( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) 0
( ) ( )

T T
t t t t

T T
t t

t t

A X XA XB C

B X I D
C D I

θ θ θ θ

θ γ θ
θ θ γ

⎡ ⎤+
⎢ ⎥

− <⎢ ⎥
⎢ ⎥−⎢ ⎥⎣ ⎦

  (5.5) 

このとき，リアプノフ関数 V(x )= xTXx は大域的安定性能を達成し，すべての tθ に対して次式が成

り立つ． 

2 2
y uγ<  (5.6) 

一般的な LPV システムでは，条件式(5.4)を満たすことは困難であるが，ポリトピックモデルでは，

条件式(5.5)を次式の有限個の LMI（線行列不等式）に変換することが可能となる． 

0, 1,2, ,

T T
i i i i

T T
i i

i i

A X XA XB C

B X I D i r
C D I

γ
γ

⎡ ⎤+
⎢ ⎥
⎢ ⎥− < =
⎢ ⎥

−⎢ ⎥⎣ ⎦

　 ･･･  (5.7) 

ここで，パラメータベクトル tθ により変化するポリトピックモデルの一般化プラント G(s)の状態

空間表現を定義する． 

1 2

1 11 12

2 21 22

( ) ( )
( ) ( )

t t

t t

x A B B x
z C D D w
y C D D u

θ θ
θ θ

⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤
⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥
⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥
⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦

&

＝   (5.8) 

ここで，以下の仮定を設定する． 
 
仮定2 

A2-1 D22 ＝ 0 
A2-2 行列 B2，C2，D12，D21は tθ に依存しないこと 
A2-3 すべての tθ ∈Θで(A( tθ ),B2)が2次安定化可能 
A2-4 すべての tθ ∈Θで(A( tθ ),C2)が2次安定化可能 
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zw

u y

Gain-scheduled controller

Plant

( , )G s θ

( , )K s θ

θ

 
Fig. 5.2  Gain-schedule control system 

 
このとき， tθ が実時間で把握できれば，図5.2に示すように相互接続することができ， tθ によって

制御器はゲインスケジュールされる．図5.2の閉ループ系の2次 H∞性能 γ を保証する制御器 

( ) ( )
( ) ( )

k t k tk k

k t k t

A Bx x
C Du y

θ θ
θ θ

⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎡ ⎤
= ⎢ ⎥⎢ ⎥ ⎢ ⎥

⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦

&
 (5.9) 

が求まれば，この閉ループ系は2次安定であり，すべての tθ に対して， 

2 2
z wγ<  (5.10) 

となる．閉ループ系は，次式のように表される． 

( ) ( )
( ) ( )

cl t cl tcl cl

cl t cl t

A Bx x
C Du y

θ θ
θ θ

⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎡ ⎤
= ⎢ ⎥⎢ ⎥ ⎢ ⎥

⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦

&
 (5.11) 

ここで， 

0 0 21

0 21 11 12 21

1 2

0 0

0 11 21 1 11 12

21

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )

( ) 0 ( ) 0
( ) ( ) 0 0 0 0
( ) ( ) ( ) 0 ( ) 0

( ) 0 0

cl t cl t t t t t

cl t cl t t t t t
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t t t t
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C D C D C D D D

A B B
A B B I
C D D C D D

C D I A

θ θ θ θ θ θ
θ θ θ θ θ θ

θ θ
θ θ
θ θ θ θ

θ

⎡ ⎤⎡ ⎤ + Ω + Ω
= ⎢ ⎥⎢ ⎥ + Ω + Ω⎣ ⎦ ⎣ ⎦

⎡ ⎤
⎢ ⎥

=⎢ ⎥
⎢ ⎥Ω⎣ ⎦

2 21

( ) ( )
0 ( ) ( )

t k t

k t k t

B
C D C D

θ θ
θ θ

⎡ ⎤
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

  (5.12) 

なお， ( )tθΩ は制御器である． 

 
 

5.2.3 ゲインスケジュールド H∞制御の導出(184)(188) 

2次 H∞性能問題式(5.10)が解かれていて k 次の LPV 制御器が存在することは， 

( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) 0
( ) ( )

T T
cl i cl cl cl i cl cl i cl i

T T
cl i cl i

cl i cl i

A w X X A w X B w C w

B w X I D w
C w D w I

γ
γ

⎡ ⎤+
⎢ ⎥

− <⎢ ⎥
⎢ ⎥−⎢ ⎥⎣ ⎦

 (5.13) 
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を満たす( n + k )×( n + k )次の正則な行列 Xclと LTI 端点制御器 iΩ が存在することと等価である
(184)(188)．また， 

1 1

11

1 11

0 0
0, 1, 2, ,

0 0

T T
i cl i i

TR R
cl i

T T
i i

A R RA RC B
N N

C R I D i r
I I

B D I

γ

γ

⎡ ⎤+
⎢ ⎥⎡ ⎤ ⎡ ⎤
⎢ ⎥− < =⎢ ⎥ ⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦

−⎢ ⎥⎣ ⎦

　 ･･･  (5.14) 

1

11

1 11

0 0
0, 1, 2, ,

0 0

T T T
i cl i i

T TS S
cl i

i i

A S SA SC C
N N

B S I D i r
I I

C D I
γ

γ

⎡ ⎤+
⎢ ⎥⎡ ⎤ ⎡ ⎤
⎢ ⎥− < =⎢ ⎥ ⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦−⎢ ⎥⎣ ⎦

　 ･･･  (5.15) 

0
R I
I S

⎡ ⎤
≤⎢ ⎥

⎣ ⎦
 (5.16) 

の3つの不等式を満たし，さらに， 

 ( )rank I RS k− ≤  (5.17) 

を満たすある対称行列(R,S)が存在することも等価である．ただし，NR，NSはそれぞれ(B2
T,D12

T)の零

空間を表す．R，S から Xclを求め LTI 端点制御器を iΩ を求める手順は1から3のとおりである． 

 
手順1 
次式より行列 M, N を計算する．ただし，M, N はフルランクである． 

 TMN I RS= −  (5.18) 

手順2 
次式より，Xclを計算する 

2 1 1 2, : :
0 0cl T T

I R S I
X

M N

⎡ ⎤ ⎡ ⎤
Π = Π Π = Π =⎢ ⎥ ⎢ ⎥

⎢ ⎥ ⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦
　 ，  (5.19) 

手順3 

求められた Xclに対して，不等式(5.13)の解から
 ki ki

i
ki ki

A B
C D
⎡ ⎤

Ω = ⎢ ⎥
⎣ ⎦

を得る． 

 
LTI 端点制御器が求まり， tθ の実測値が制御中に実時間で得られるならば，そのときの制御器の

状態空間行列は次式のように与えられる． 

( )
1 1

:
r r

ki ki
i i i

ki kii i

A B
C D

θ α α
= =

⎡ ⎤
Ω = Ω = ⎢ ⎥

⎣ ⎦
∑ ∑  (5.20) 

たとえば変動パラメータ p および v によって，変動する制御器 K(p,v)の計算では，サンプル周期

ごとに変動パラメータ p および v の値に基づき端点制御器の凸補間により，制御器を求める． 

 ( ) ( ) ( )

( ) ( )

max max maxmin
min min max min

max min max min max min max min

max min min min
min max max max

max min max min max min max min

ˆ ˆ ˆ, , ,

ˆ ˆ, ,

p p v v v vp pK p v K p v K p v
p p v v p p v v
p p v v p p v vK p v K p v

p p v v p p v v

− − −−
= ⋅ + ⋅

− − − −
− − − −

+ ⋅ + ⋅
− − − −

　　　　

 (5.21) 
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5.3 制御系設計 
5.3.1 前輪への路面外乱に対する後輪へ入力のむだ時間の近似 

前後の車輪が同じ経路を走行した場合，図5.3(a)のとおり前輪の路面入力に対して後輪の路面入力

に /( )f rV l lτ = + の時間差（むだ時間）が存在する．本論文では，時間差を車速とホイールベースに

よって定まる式(5.22)に示す1次の Pade 近似で表現することで，4輪の路面外乱が独立に入力するの

ではなく，車速に依存し，図5.3(b)に示す前輪2輪から路面外乱が入力される線形モデルを構築し，

制御系設計において車速を考慮する．前輪の路面変位に対する後輪の路面変位の時間遅れを表現し

た Pade 近似の状態方程式を車速 V に対する LPV 系の式(5.23)で定義し，路面外乱が4輪独立で入力

される4.2節で述べた式(4.8)に示す車両モデルの状態方程式と組み合わせることで，前輪2輪から白

色ノイズと仮定した路面外乱 wfが入力される車両モデルを構築する． 

 
2
2

s se
s

τ τ
τ

− −
=

+
  (5.22) 

[ ] [ ]1 2 3 3

( ) ( )

,

dr fr dr fr f
d

r fr dr fr f

T T
f r r r r r

x A V x B V w
Q

w C x D w

w z z w z z

= +⎧⎪
⎨ = +⎪⎩

= =

&

  (5.23)  

 

5.3.2 車速をパラメータとするゲインスケジュールド H∞制御の設計 

本項では，乗心地と操縦安定性（路面外乱に対する挙動の小ささ）を実現するため，制御量に対

して周波数重みを設定し，車速 V により変化する路面外乱に対する車両のダイナミクスを考慮する

ため，車速をスケジューリングパラメータとする LMI に基づき，GS 型 H∞制御を行う． 
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(b) Modeling 
Fig. 5.3  Approximation of time delay of road disturbances from front to rear wheels 



 第 5 章 車速による車両ダイナミクスの変化を考慮したアクティブサスペンションの制御系設計  

 84

4.2.1項で示した図4.3の車両モデルは，各輪のタイヤ接地点の横移動と車両前後速度によるなす角

がタイヤ横力を発生させるモデル化を行っている．そのため，車両モデルは，車速 V の逆数の項が

あり，車速に依存したモデルである．GS 型 H∞制御系設計のため，車両モデルを車速 V の逆数をパ

ラメータとする LPV 形で再定義する．なお，本設計においては，仮定2の A2-1を満たすため前章ま

でと異なりセンサからの出力量 y を車体のタイヤ取り付け点の上下方向速度としている．上下方向

速度は直接計測することが困難であるが，加速度センサの信号からセンサノイズを除去し擬似積分

により導出したり，オブザーバを用いることで容易に可能である．ここでは，上下方向の速度が推

測できる前提で進める． 

1 2

1 12

2

(1 )
(1 )

s s s

p s s

s

x A V x B w B u
Q z C V x D u

y C x

= + +⎧
⎪ = +⎨
⎪ =⎩

&

　　　  (5.24) 

4.2節で述べた車両モデルおよび5.3.1項で述べた外乱の前後輪の時間差を考慮したモデルに加え，

制御量 z に対して，周波数重みを加えた拡大系が図5.4である．制御量は，乗心地性能を向上させる

ためにばね上加速度およびピッチ角加速度，操縦安定性の性能を向上させるために車体の横加速度

およびヨーレイトを設定した．それぞれの周波数重みは図5.5のとおりである．ばね上加速度の周波

数重み W1(s)および車両の横加速度の周波数重み W2(s)は，図5.6に示す ISO で規格化されている加振

周波数に対する人間の周波数振動感受特性
(18)

の上下方向および横方向を元に，それぞれ6Hz，2Hz
にピークを持つ1次／2次の伝達特性となるバンドパスフィルタを用いている．また，ピッチ角加速

度の周波数重み W3(s)およびヨーレイトの周波数重み W4(s)は，低周波数域での挙動を抑制するため

に，0次／2次の伝達特性となるローパスフィルタを用いている．拡大系において，制御量 zgはこれ

ら重みWi (s)に，ゲインKwiを加味した物理量となり，車速Vに依存して値を変化させることとした．

ゲイン Kwiの値は次項で決定する．車両モデルから出力される各制御量 z に対して周波数重みおよ

びゲインが作用した拡大系の制御量 zgを出力する状態方程式は，車速 V に対する LPV 系で式(5.25)
に定義する． 

( )
w w w w

w
g w w

x A x B z
Q

z C V x
= +⎧⎪

⎨ =⎪⎩

&
 (5.25) 

また，GS 型 H∞制御の適用において，次項で示すγ値を調整するため，外乱に対してゲイン Kww

を乗算している．以上により，図5.4の各システムの状態方程式である式(5.23)から式(5.24)により，

一般化プラントは次式となる． 
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 (5.26) 
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Fig. 5.4  Generalized plant of proposed method 
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Fig. 5.5  Frequency weights Wi(s) 

 
 
制御対象のモデルを含む拡大系は，パラメータ p1 = 1/V およびパラメータ p2 = V に対して，パラ

メータに独立な成分と依存する成分を分けた式(5.27)のアフィンパラメータ依存モデルで記述する

ことができ，仮定2を満たすことで GS 型 H∞制御系を設計することが可能となる．本論文では，車

速 V の範囲を車両モデルの妥当性が確保され，国内に限らず海外も含めた一般的な車速範囲を想定

し，車速20 km/h (5.6 m/s) から120 km/h (33.3 m/s) の範囲において，制御系設計を行うこととした． 
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Fig. 5.6  Sensitivity curve of vibration (ISO-2631)(111) 
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スケジューリングパラメータ p1，p2のそれぞれの最大値，最小値である4つの端点∏*
i に対応した

LTI 端点制御器 Ki*は，図5.4の一般化プラントの外乱 wgから zgまでの伝達関数 Gzgwg(s)の H∞ノルム

を式(5.28)に示すγ未満とする制御器は，式(5.29)のとおり求めることができる(189)(190)(191)．  

|| || <wgzgG ∞ γ (5.28) 

( ) ( )
( ) ( )

* *
*

* *
, ( 1, , 4)

K i K i
i

K i K i

A B
K i

C D

⎛ ⎞Π Π⎜ ⎟= =⎜ ⎟
Π Π⎜ ⎟

⎝ ⎠

L　　　  (5.29) 

また，パラメータによって変動する制御器 K(p1, p 2)は，端点制御器の凸補間により，次式となる． 

( ) ( ) ( )

( )

max max maxmin
max min min min

min max max min min min max min

maxmin min min
max max

min max max min min max max

1 1/1/ 1ˆ ˆ ˆ1 , 1/ , 1/ ,
1/ 1/ 1/

1 1/1/ 1 ˆ 1/ ,
1/ 1/ 1/ 1/

V V V V V VV VK V V K V V K V V
V V V V V p V v

V VV V V V V VK V V
V V V v V V V V

− − −−
= ⋅ + ⋅

− − − −
−− − −

+ ⋅ + ⋅
− − − −

　　　　 ( )min max
min

ˆ 1/ ,K V V
 (5.30) 

 

5.3.3 周波数重みの検討 

本項では，制御量に対するゲイン Kwiを車速に応じて変更する GS 型 H∞制御の設計を行う．ゲイ

ン Kwiは，車速20，70，120 km/h の各条件おいて，ISO の C クラス(171)の路面を左右輪が同相となる

路面および逆相となる路面を走行し，決定する．各車速において左右同相時の車体上下加速度の

RMS 値，左右逆相時の車体横加速度の RMS 値からそれらの和 (JV=20,70,120) を求め，その値が最小
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となるようなゲイン Kwiを求める．図5.7はその路面変位の PSD，図5.8は各車速での左前輪の路面変

位を示している．なお，各 RMS 値は，ISO で規格されている人間の加速度感度(111)を考慮し，上下

および横加速度の時系列データに本特性を考慮したバンドパスフィルタ(175)を通過させ，人間の振動

特性を加味した値である．本検討では Kw1および Kw2の適値を明らかにし，それ以外のゲインは試行

錯誤の上，Kww = 10-5, Kw3 = 0.5, Kw4= 0.1とした．なお，サスペンションのダンパ特性は，非制御状

態において，JV=20,70,120の総和が最小となる1100N/m/s を用いている．  
図5.9から5.11に各車速において，ゲイン Kw1を0.1から0.5，Kw2を0.5から1.0まで変更し GS 型 H∞

制御器をそれぞれ求め，(a)に左右輪の路面が同相で変位した場合の上下加速度 RMS，(b)に左右輪

の路面が逆相で変位した場合の横加速度 RMS，(c)にそれらの和のコンター図を示している．ばね

上加速度のゲイン Kw1を上げるとばね上加速度の RMS が低下し，横加速度のゲイン Kw2を上げると

横加速度の RMS が低下する傾向があるが，ばね上加速度のゲイン Kw1には適値が存在することが分

かる．Kw1および Kw2を決定する上下および横加速度の RMS の和が最も小さくなる点（最適点）を

示しているのが，図中の☆であり，最適点は車速に依存し，変化している．車速に対して，Kw1お

び Kw2の最適値を示したのが図5.12である．Kw1は速度により低下する傾向，Kw2は速度により増加す

る傾向がある．本論文では，GS パラメータを，速度 V および1/V に設定しているため，上下および

横加速度の制御量に対する両ゲインを次式に示す車両 V の線形近似により定義し，LPV 系として扱

う．なお，図5.9から図5.11に示す○は，線形近似により得られる点である． 
4

1
4

2

5.0 10 0.385

6.0 10 0.915
w

w

K V

K V

−

−

= − × +

= × +

　

　
 (5.31) 

以上により，設定したゲインを代入し，得られた4つの線形時不変 (LTI: Linear Time-Invariant) 端
点制御器のうち，車体の左前輪位置の上下速度に対してフィードバックし，左前輪のアクティブサ

スの推力を発生させる制御器のゲイン特性を図5.13に示す．1から10 Hz の制御器は，その周波数域

で車両の動特性が大きく変化し，その範囲に特徴を持たせた周波数重みを加えているため，それぞ

れの制御器が異なる特性を示している． 
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Fig. 5.7  PSD of road surface profile(171) 
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Fig. 5.8  Road displacement of front-left wheel 
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Fig. 5.9  Contour diagram of RMS value of accelerations (V = 20 km/h, unit : m/s2) 
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Fig. 5.10  Contour diagram of RMS value of accelerations (V = 70 km/h, unit : m/s2) 
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Fig. 5.11  Contour diagram of RMS value of accelerations (V = 120 km/h, unit : m/s2) 
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Fig. 5.13  Gain diagram of LTI vertex controllers (Front-left speed to front-left actuating force) 
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5.4 数値シミュレーション 
5.4.1 数値計算条件および走行条件 

提案手法の有効性を検証するために，表5.1に示す制御器の比較を行った．車速をパラメータとし

前節で求めた式(5.31)の周波数重みゲインにより設計した GS 型 H∞制御器（提案手法）と，各車速

で評価関数 JV=20,70,120を最小にする周波数重みゲイン（図5.12の◆および●）を車速による GS を行

わない H∞制御器の比較を行う．また，アクティブサスを搭載しない通常の車両(179)の応答も示す．

車両モデルは，4.2節で示したモデルを用い，前後輪の路面入力の時間差はむだ時間とし，The Math 
Work Inc.の MATLAB を用い，1 ms の時間刻みで計算を行った．詳細は，表5.2のとおりである．走

行条件は，表5.3に示す3条件の路面を，車速20, 70, 120 km/h で走行した結果を示す． 
 
 

 
Table 5.1  Controller 

 
 

Table 5.2  Generalized plant to design the controller and simulation model 
 Generalized plant Simulation model 
Vehicle Full vehicle 

Sprung : Vertical, Lateral, Rolling,  
Pitching, Yawing motion 

 Unsprung : Vertical motion 

ｬ  

Tire Cornering stiffness (Linear model) ｬ  
Suspension Equipped with an active suspension  

(Dynamic characteristic is NOT included) ｬ  
 Tire-side force change Include ｬ  

 

Sensor Vertical acceleration of vehicle body 
(Dynamic characteristic is NOT included) ｬ  

Time lag of front to real wheel Pade approximation Dead time 

 
Table 5.3  Driving condition 

 Case 1 Case 2 Case 3 
Frequency 2.0Hz Random (ISO-C) ｬ  

Left / Right road input ・Coordinate phase 
・Antiphase 

・Coordinate phase ・Antiphase 

 

 

 General method Proposed method 
 NonGS/H∞(Vmin) NonGS H∞(Vctr) NonGS H∞(Vmax) GS/H∞ 

Method LMI ｬ  ｬ  ｬ  
Gain-scheduling OFF OFF OFF ON 
Designed speed 20km/h 70km/h 120km/h 20-120km/h 

Kww 10-5 ｬ  ｬ  ｬ  
1 Vertical ace. Kw1 0.353 0.930 0.990 Eq.(5.31) 
2 Lateral acc. Kw2 0.940 0.395 0.303 Eq.(5.31) 
3 Pitching acc. Kw3 0.5 ｬ  ｬ  ｬ  
4 Yaw rate  Kw4 0.1 ｬ ｬ ｬ



 第 5 章 車速による車両ダイナミクスの変化を考慮したアクティブサスペンションの制御系設計  

 92

5.4.2 単一周波数での応答 

図5.14および15に2.0 Hz の単一周波数の路面を車速70, 120 km/h で走行した場合の応答を示す．最

初の外乱入力は左右輪の路面が同相で変化した場合，次は左右輪の路面が逆相で変化した場合であ

る．左右同相の外乱に対しては，制御を加えた仕様がコンベ仕様に比べて車両の上下動の収束性が

向上し，左右逆相の外乱に対しては，車両の横方向の動きが低減されている．制御の仕様違いによ

る差は，横加速度に比べ，上下加速度応答に差があり，70，120 km/h ともに，GS/H∞が良い性能を

示した．また，本論文では，ピッチ加速度およびヨーレイトの低減を目的に，周波数重みとそのゲ

インの詳細な検討はしていないが，それら応答はコンベ車両に比べ，小さい応答を示している． 
図5.16は，車速70 km/h で走行した場合の各輪の推力を示している．左右同相の外乱に対しては，

NonGS/H∞(Vmax)と GS/H∞に明確な差はないが，左右逆相の外乱に対しては提案手法である GS/H∞の

方が車速70 km/h ではなく120 km/h で設計した NonGS/H∞(Vmax)に比べ，推力が小さくかつ収束性が

優れている．図5.16(a)の横加速度の収束性は GS/H∞の方が優れていることからも，提案手法はアク

ティブサスが発生する推力を効率良く使っている制御であるといえる． 
 
 

5.4.3 ランダム路での応答 

5.3.3項で示した ISO-C クラスの路面を左右が同相，左右が逆相の走行条件で異なる車速において

数値シミュレーションを行った．図5.17と図5.18の(a)は外乱が左右同相の条件のばね上上下加速度

PSD，(b)は左右逆相の条件のばね上横加速度 PSD を示している．車速70 km/h では前章で RMS を

ベースに設計した NonGS/H∞(Vctr)，120 km/h では NonGS/H∞(Vmax)が広い周波数帯域で最も良い性能

を示すと思われたが，必ずしも広い周波数帯域において良好な結果を示していない．特に，車速70 
km/h 同相においては，5 Hz 付近の性能は NonGS/H∞(Vctr)よりも GS/H∞の方が良い結果を示し，車速

120 km/h 逆相においては NonGS/H∞(Vmax)よりも GS/H∞の方が良い結果を示している．また，車速120 
km/h で設計した NonGS/H∞(Vmax)を設計に用いた車速と異なる70 km/h に適用した場合，同車速逆相

において高周波の横加速度が増加する現象が確認できる．  
最後に同条件の RMSを図5.19および20に示す．図5.19は各車速での左右輪が同相での上下加速度，

左右輪が逆相での横加速度，それらの和である．図5.20は，図5.19の各車速での結果の総和である．

各速度においては，各速度で周波数重みゲインの適値を求めて設計した制御器が良い性能を示して

いるが，設計した車速と異なる条件では性能が悪化する傾向が見られる．一方，提案する GS/H∞は

いずれの速度においても，良好な結果を示し，各速度の上下加速度および横加速度の総和において

は，GS を行わない制御に比べて約7～13％ほど良い性能を示している．以上より，車速によりゲイ

ンスケジューリングを行い，制御器を変更することは有効であるといえる． 
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Fig. 5.14  Time history of road case 1 (Vehicle response, V= 70 km/h) 
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Fig. 5.15  Time history of road case 1 (Vehicle response, V= 120 km/h) 
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Fig. 5.16  Actuating force of road case 1 (V=70 km/h) 
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Fig. 5.17  PSD of acceleration (V = 70 km/h) 
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Fig. 5.18  PSD of acceleration (V = 120 km/h) 
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Fig. 5.19  RMS of acceleration (Each speed and sum of 3 conditions) 
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5.5 結言 

車速の違いが路面外乱による車両挙動変化に及ぼす影響を考慮した制御系設計を構築するため，

アクティブサスにおいて，車速をスケジューリングパラメータとする LPV 系を導出し，GS 型 H∞

制御を適用し，制御系設計を行った．その結果，提案する GS 型 H∞制御は各車速で最適に設計され

たゲインスケジューリングを行わない制御器に比べて，どの速度においてもばね上の振動抑制と車

両平面運動の抑制が可能であり，各速度の上下加速度および横加速度の総和においてはゲインスケ

ジューリングを行わない制御に比べて約7～13％ほど良い結果となった．以上より，提案する GS
型 H∞制御は，車速によらず路面外乱に対する乗心地と操縦安定性（車両平面運動の抑制）の両立

が可能であるといえる． 
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第 6 章 結論 

本論文では，人間の振動特性と車速による車両ダイナミクスの変化を考慮した自動車用サスペン

ションの制御系設計を確立するために，以下の３つの目的に沿って研究を実施した． 

(1) 着座姿勢の乗員挙動のダイナミクスを考慮した乗員挙動制御の制御系設計を提案し，性能

を検証する． 

(2) 路面の凹凸による車両ダイナミクスを考慮した制御系設計を提案し，性能を検証する． 

(3) 上記の路面の凹凸による車両ダイナミクスが車速によって変わることを考慮した制御系設

計を提案し，性能を検証する． 

本論文を通じて得られた結論を以下にまとめる． 
第1章では，本論文に関わる背景と関連する先行研究，そこから抽出した課題，研究の目的，本

論文の構成について述べた． 
第2章では，先行研究で明らかになっている乗員の着座姿勢における着座位置の振動に対する乗

員頭部の挙動データに基づき乗員のダイナミクスをモデル化し，車両モデルと組み合わせた車両－

乗員モデルを構築した．アクティブサスを備えた車両－乗員モデルにおいて，H∞制御を適用し，路

面 PSD 特性を踏まえた外乱包含制御を加えた外乱包含 H∞制御系を設計した．数値シミュレーショ

ンにより，従来の車両の振動低減を行う目的に設計された制御系よりも，提案する乗員の振動を直

接低減する乗員挙動制御は，路面の凹凸に対して乗員の振動を抑制する効果があることを示した．

以上により，アクティブサスを用いた乗員挙動制御の有効性が示された． 
第3章では，第2章で設計した線形システム（アクティブサス）における制御系を双線形システム

（セミアクティブサス）に適用するため，車両と乗員の共振周波数といった代表的な周波数におい

て，セミアクティブダンパのサスペンション速度と減衰力のリサージュ波形に着目し，サスペンシ

ョン速度がゼロ付近において，減衰力の指令の急激な変化を抑制し，ジャーク（加加速度）を低減

する制御系を設計した．数値シミュレーションにより，従来制御よりも乗員の振動を抑制する効果

があることを示した．また，乗員挙動制御において，フルアクティブサスに比べ消費エネルギーが

小さいセミアクティブサス(197)を用いた場合，フルアクティブサスを用いた場合に比べ，乗員頭部の

上下加速度 RMS が約17％増加することが分かった．以上により，セミアクティブサスを用いた乗

員挙動制御の有効性が示された．第2章および第3章により，上記(1)の目的を達成した． 
第4章では，路面の凹凸によって発生するサスペンションのストロークおよびタイヤ横力がタイ

ヤ横力変化を生じさせることによるサスペンション特性を踏まえ，車両平面運動も考慮した車両モ

デルを構築した．また，路面からの外乱は独立ではなく，車速を一定とした条件において，前後輪

の路面入力の時間差を Pade 近似し，前輪2輪から外乱が加わるとした車両モデルを構築した．本車
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両モデルにおいて，乗心地のみならず，車両平面方向の挙動を制御量とする外乱包含 H∞制御系を

設計した．数値シミュレーションにより，提案手法は，従来の詳細なサスペンション特性を踏まえ

ていない制御手法に対して，路面凹凸に対する車両平面運動を抑制する効果があることを示した．

以上により，路面の凹凸による車両ダイナミクスを考慮した制御系の有効が示された．これより，

上記(2)の目的を達成した． 
第5章では，第4章で構築した詳細なサスペンションおよび前後輪の路面入力時間差を踏まえた車

両モデルを車速に対するLPV (Linear Parameter Varying) 系で再定義し，LMI (Linear Matrix Inequality)
により車速によるゲインスケジュール型 H∞制御を設計した．また，いくつかの車速において車両

の上下加速度および横加速度からなる評価量を最小にする周波数重みゲインを明らかにし，その結

果をもとに車速に応じて周波数重みゲインを変更するように制御系を再設計した．数値シミュレー

ションにより，提案手法を詳細なサスペンション特性を踏まえて，ある車速で最適と設計した制御

系と比較し，車速による車両ダイナミクスの変化に対するロバスト性を検証し，提案するゲインス

ケジュール型 H∞制御が最も良い性能を示した．以上より，路面の凹凸による車両ダイナミクスが

車速によって変わることを考慮した制御系の有効性が示された．これより，上記(3)の目的を達成し

た． 
以上，本論文を通じて，人間の振動特性と車速による車両ダイナミクスの変化を考慮した新たな

自動車用サスペンションの制御系設計の提案を行い，その有効性を示すことができた． 
 
最後に，本論文に関する展望について述べる． 
第2章および第3章で述べた乗員挙動制御は，大人の男性を乗員と仮定し，乗員の着座位置が明ら

な前提で制御系設計を行い，2.5.3項で述べたように平均的な体格の乗員の振動特性差に対しては制

御系がその特性を包含している．着座位置のセンシングは，安価な圧電素子等を用いることで，あ

る程度の着座位置を推測することができると考えているが，乗員の体格などにより，乗員の振動伝

達が制御系設計で用いたモデルよりも高い場合にについては制御性能が悪化することが分かって

いる．このような突出した特性の乗員に対しては周波数重みでモデル化誤差を包含するか，そのよ

うな乗員が乗車した場合のみ乗員モデルを変更するなどの対策が必要である．前者を採用した場合，

数少ない突出した乗員の振動特性を包含するために制御系が保守的となり，一般的な乗員の振動特

性や他性能への影響などが考えられるため，周波数重みの決定には再検討が必要である．後者を採

用した場合，突出した振動特性の乗員であることを検出し，その特性を同定する方法を検討する必

要がある．また，提案手法は，乗員頭部の上下振動低減を実現したが，車両のロール運動に伴う乗

員の左右振動に関する評価検証も行われている．左右振動に対しては，高周波数域において提案の

乗員モデルと実挙動に差異があるため，本モデルを用いて制御系設計を行った場合，頭部の横加速

度振動が増加する懸念がある．左右振動を抑制する制御系設計に向け，本乗員モデルの再検証も必

要である．提案手法は，一名の乗員に対する振動抑制のみならず，複数の乗員においても振動を抑

制することができることがわかったが，ワンボックスタイプ，さらにはバスのように着座位置が大

きく変わり，乗車定員が大幅に変化するような車両においては，車両の質量や慣性モーメントの変

動を加味した制御系設計を行う必要があり，同時に複数の乗員の挙動を低減することも今後の課題

の一つであると考えている．さらに，着座姿勢やシートの弾性特性が変化した場合への対応，乗員

の挙動を左右する機械部品（シート形状や材質）と制御系の最適設計や，乗員挙動制御による車両

挙動への影響も検証する必要がある．これまでに乗員の振動（ダイナミクスおよび感受性）は，多
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くの研究者および技術者により，成果が報告されているが今後も多くの報告がされると考えられる．

今後は，それら最新の研究成果を生かしながら，制御系設計を進めていく必要がある． 
第3章においては，リサージュ図形を注視しながら，車両の応答を確認し周波数重みの決定を行

ったが，制御系設計のフローにおいて，リサージュ図形の形状を評価関数に反映し周波数重みを自

動的に決定できる設計方法が確立できれば，より効率的に制御系の設計ができると考えている． 
第4章で述べた路面の凹凸による車両ダイナミクスを考慮した制御系は，サスペンションおよび

タイヤの特性を線形と仮定し，線形システムにおいて制御系設計を行い，それら特性が線形と仮定

した車両モデルを用いて，数値シミュレーションにより検証を行った．実際の自動車において，サ

スペンションおよびタイヤは，非線形かつ複雑な動特性を持っているため，本提案手法で用いたモ

デルとの差異があると認識している．特に，サスペンションおよびタイヤ特性が線形として扱えな

いような横加速度が大きいシーンにおいては，横加速度が小さいシーンと同等の制御効果が発揮す

ることができない懸念がある．本制御系を実車適用するためにも，非線形車両モデルを用いて横加

速度が大きいシーンでの性能検証を詳細に行う必要があり，その解析結果を十分に踏まえた制御系

設計が必要である．また，本論文で用いたセダンタイプの車両以外の形式においても，制御性能の

検証を行う必要がある． 
第5章で述べた路面の凹凸による車両ダイナミクスが車速によって変わることを考慮した制御系

は，20,70,120 km/h の3つの条件で，路面は全て ISO の C クラス，左右同相および左右逆相と仮定し，

周波数重みゲインの検討結果をもとに，制御系設計を行った．車速に応じて路面のクラスを変更し

たり，左右同相および左右逆相で路面クラスを変更するなど，より実際の走行路面に近い条件での

設計を行うことで，ロバスト性かつ性能が向上すると考えている． 
また，全章に共通する課題として，路面不整により上下および左右方向の乗員挙動を低減する制

御系設計の構築には，第4章および第5章で述べた制御系と第2章および第3章で述べた乗員挙動制御

の統合が必要である．しかし，単にそれらを統合した場合，制御系が高次になり ECU (Electronic 
Control Unit) の負荷が高く，実車適用が困難となってしまう．それらを統合した制御系設計を行う

には，制御系の低次元化を行う必要があると考えている．また，それらを統合することで乗員自身

の横方向の動きを抑制する効果が期待できるが，その場合に車両の横方向およびヨー方向の運動が

乗員の意図する車両挙動になるかは不明であり，詳細に検討する必要である．乗員自身の横方向の

動きを抑制する制御系を設計するには，その解析結果を考慮した制御系設計が必要となる．さらに，

本論文ではアクティブサスもしくはセミアクティブサスを用いた制御系設計を述べたが，制御性能

と制御サスペンションが消費するエネルギーのトレードオフを解消するために，セミアクティブサ

スとアクティブスタビライザを用いる方法も大変有効であり，それらを用いた制御系設計も必要で

ある．最後に，本論文では数値シミュレーションによる検証のみであったが，本論で述べた制御系

を実車へ適用し，提案手法の効果を車両および乗員挙動の定量評価や官能評価により検証する必要

がある．
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部 上沼研也氏，同 山口陽介氏，同 中村研介氏には，研究についての議論をさせていただき，多

くの有益な助言をいただきましたことを記し，深く感謝申し上げます．また，日産自動車(株)の多

くの方々にご協力いただいたことを記し，深く感謝申し上げます． 
高橋研究室で共に博士号取得を目指してきた清水建設(株) 福喜多輝博士，(株)三菱総合研究所 牛

島由美子博士，慶應義塾大学 環境共生・安全システムデザイン教育研究センター 特別研究助教 成
川輝真博士，慶應義塾大学大学院理工学研究科後期博士課程 ((株)テクノロード) 杉浦登氏，同後期

博士課程 横山和人氏は，研究活動の良き仲間として常に刺激を与えて下さいましたことを深く感

謝いたします． 
高橋研究室で共に自動車のサスペンション制御に関する研究を進めてきた(株)野村総合研究所 

小瀬村領司氏，慶應義塾大学大学院理工学研究科前期博士課程 平岡翔一氏には，日ごろのディス

カッションの中で新しい着想が生まれ，研究に関する多くの疑問を投げかけてくれることで，新た

な研究の方向性を共に探ることができました．心より感謝申し上げます．また，吉田研究室，高橋

研究室の卒業生，学生の皆さんには研究室での活動において，大変お世話になりました． 
最後に，常に著者を支え応援し続けてくれた妻に，心から感謝いたします． 

2011 年 3 月 
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付録 A 各モデルの詳細 
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A.3 車両－乗員モデル 
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A.4 タイヤ横力発生モデルを含む車両モデル 
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A K K T A K K T T A K K L T
A A A K h VT A

｢=

｢= = = =

｢ ｢ ｢= - = - = -

｢= = = - =
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0312 3 0313 3 0314 3

0401 0402 0403 0404 4

0405 4 0406 4 0407 4

0408 0409 0410 0411

, 2 ,
0,

, 2 ,
0,

sc Cr rr sc rr Cr r sc Cr rr r

sc sc sc sc Cr sr

sc Cr sr sc Cr sr r sc Cr sr r

sc sc sc sc

A K h VT A h K T VT A K h L VT
A A A A K K T
A K K T A K K T T A K K L T
A A A A K

｢ ｢ ｢= = =

｢= = = = -

｢ ｢ ｢= = - =

｢= = = = 4

0412 4 0413 4 0414 4, 2 ,
Cr rr

sc Cr rr sc rr Cr r sc Cr rr r

h VT
A K h VT A h K T VT A K h L VT｢ ｢ ｢= - = = -

 

( )

11 16

61 66

11 12 13 14 15 16

21 22 23 24 25 26

31 1 32 1 33 1 34 35 36

0, 1, 1 4
0, ,

, , 1 , 0

sd sd

sd

sd sd

sd sd sd sd sd sd b t

sd sd sd sd f y sd sd r y

sd Cf sd Cf f sd sd sd sd

A A
A

A A

A A A A A A M M V
A A A A L I A A L I

A K T A K L VT A T A A A

A

鴿
・
・= ・
・
・・

= = - = = = = +

= = = = = =

｢ ｢= - = - = - = = =

L

M M

L

41 2 42 2 43 44 2 45 46

51 3 52 3 53 54 55 3 56

61 4 62 4 63 64 65 66 4

, , 0, 1 , 0

, , 0, 1 , 0
, , 0, 1

sd Cf sd Cf f sd sd sd sd

sd Cr sd Cr r sd sd sd sd

sd Cr sd Cr r sd sd sd sd

K T A K L VT A A T A A

A K T A K L VT A A A T A
A K T A K L VT A A A A T

｢ ｢= - = - = = - = =

｢ ｢= - = - = = = - =

｢ ｢= - = - = = = = -

 

 
 

付録 B 複素コーナリングパワーの導出 

第4章および第5章でモデル化したタイヤ横力によるステア角変化，タイヤ横力による接地点変化

を踏まえた複素コーナリングパワーは以下のとおり導出した．式(4.4)を次式のとおり，定義する． 

( , , 1, , 4)SFi
yj Ci j SFi yj yj

K
F K K F F i f r j

V
α
⎡ ⎤⎛ ⎞= + + = =⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎣ ⎦
& L　　　 　 　  (B.1) 

ここで， jα は式(4.5)の[ ]内に相当する．次に，横力 Fyiで整理すると， 

1 ( , , 1, , 4)SFi
yj Ci SFi Ci j

K
F K K s K i f r j

V
α

⎡ ⎤⎛ ⎞− + = = =⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎣ ⎦

L　　　 　  (B.2) 

従って， 

( )

1

1 ( , , 1, , 4)
1 1

1

Ci
yj j

SFi
Ci SFi

Ci
j

Ci SFiCi SFi

Ci SFi

KF
KK K s
V

K
i f r j

K KK K s
V K K

α

α

=
⎛ ⎞− +⎜ ⎟
⎝ ⎠

⎡ ⎤
⎢ ⎥⎡ ⎤ ⎢ ⎥= = =⎢ ⎥ ⎢ ⎥−⎣ ⎦ +⎢ ⎥−⎣ ⎦

L　　 　　　 　

 (B.3) 

ここで，式(B.3)は式(4.5)に相当し，左側の[ ]内が等価コーナリングパワーである式(4.6)，右側の[ ]
内が一次遅れ要素である式(4.7)に相当する．すなわち，タイヤ横力によるステア角変化，タイヤ横

力による接地点変化を複素コーナリングパワーとして記述できる(152)．
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