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1 はじめに

今日,自動車産業の発展は目覚ましく, 世界中の企業が人

間の監視・操作を必要としない自動運転車の開発を 2020

年代までの実用化に向けて開発を進めている [1]. 自動運転

車が現実となった時, 操縦の必要性から開放された私たち

にとって自動車はもはや一つの居住空間と見なされるよう

になり, 乗り心地がこれまで以上に求められるようになる

ことが予想される. したがって, 乗り心地性能を確保する

サスペンション、特にアクティブサスペンションが広く普

及される事が予想される. サスペンションとは主にマスば

ねダンパ系より構成される振動を和らげる装置のことであ

る。多くの車には車体とタイヤの間にこのサスペンション

が取り付けられており, 路面の凹凸から受ける車体の振動

を抑制する役割を担っている. これに加えてアクチュエー

タを取り付けることにより, さらなる効果的な振動抑制を

見込むことができるサスペンションをアクティブサスペン

ションと呼ぶ. 今後の自動車産業の発展に伴い重要視され

ると考えられる乗り心地は, 車体加速度を指標に評価され

[2] ,タイヤの空気圧と車体重量の影響を受ける。しかしな

がら,先行研究ではサスペンションの制御系を設計する際,

タイヤの空気圧と車体重量は一定としてモデルが組まれる

場合が殆どで各パラメータの変動に沿った制御ができてい

ないと言える. タイヤの空気圧は一ヶ月に約 10 ∼ 20kPa

減少するが、空気圧の点検を適切な頻度とされる毎月で実

施する人は、一般社団法人日本自動車タイヤ協会の行った

アンケートによると 4割に満たないという調査もあり、空

気圧の変動は身近に存在する問題である [4]. また,車体の

重量も乗員や貨物量で変化する. そこで本研究ではタイヤ

の空気圧をモデル化される際扱われるばね定数と車体重量

をリアルタイム推定し, それらが変動しても一定の運動性

能を実現するための手法を提案する. 推定する手法として,

モデルに双線形性が生まれてしまうことから, 本研究では

非線形システムを扱うことができる非線形カルマンフィル

タを用いる. 非線形カルマンフィルタには複数種類が存在

するが, 本研究では 2変数同時推定問題を取扱う非線形性

の強いシステムであるため, 非線形システムでも高い推定

精度を見込むことができ, ヤコビアンによる線形近似を必

要としない Unscented Kalman Filter (UKF)を用いて推

定を行う. その推定値を用いたゲインスケジューリングに

よりアクティブサスペンションを制御しシミュレーション

により, 車両の乗り心地性能の向上を達成する.

2 モデリング

本研究の制御対象であるアクティブサスペンションを含

む 1/4 カーモデルを図 1 に示す. また, 制御対象の各パラ

メータを表 1に示す. サスペンションストローク xb − xt,

タイヤの歪み xt − xg, 車体速度 ẋb, タイヤ速度 ẋt の 4

つの状態をもつ状態変数を x(t), 路面変位の速度 ẋg を外

乱 w(t), 制御入力 F を入力 u(t) とし, 出力 y(t) は多くの

車がセンサより観測しているサスペンションストローク

xb − xt と車体加速度 ẍb の 2つとした. 上記のパラメータ

を用い状態空間表現は次式で表される.[6].

図 1 アクティブサスペンションのモデル図

表 1 パラメータ

記号 名称 単位

Mb 車体の質量 [kg]

Mt タイヤの質量 [kg]

Ks サスペンションのばね定数 [N/m]

Cs サスペンションのダンパ係数 [N・s/m]

Kt タイヤのばね定数 [N/m]

Ct タイヤのダンパ係数 [N・s/m]
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x(t) = [ xb − xt xt − xg ẋb ẋt ]
T
,

u(t) = F,w(t) = xg

y(t) = [ xt − xg ẍb ]
T{

ẋ(t) = Ax(t) +B1u(t) +B2w(t)
y(t) = Cx(t) +Du(t)

A =


0 0 1 −1
0 0 0 1

−Ks

Mb
0 − Cs

Mb

Cs

Mb
Kt

Mt
−Kt

Mt

Cs

Mt
−Cs+Ct

Mt


B1 =


0
−1
0
Cs

Mt

 , B2 =


0
0
1

Mb

− 1
Mt

 ,

C =

[
1 0 0 0

−Ks

Mb
0 − Cs

Mb

Cs

Mb

]
D =

[
0
1

Mb

]
3 Unscented Kalman Filter

本研究では状態と未知パラメータ, つまりタイヤのばね

定数 Kt と車体重量Mb の同時推定を UKFを用いて行う.

そこで状態変数を新たに

x̃(t) =
[
x(t)T Mb Kt

]T
と置き,2章の状態空間表現を元に拡大系を構成する.{

˙̃x(t) = f(x̃(t)) + g1(x̃(t))w(t) + g2(x̃(t))u(t)

y(t) = h((̃t)) +Du(t)

f(x̃(t)) =


0 0 1 −1 0 0
0 0 0 1 0 0

−Ks

Mb
0 − Cs

Mb

Cs

Mb
0 0

Kt

Mt
−Kt

Mt

Cs

Mt
−Cs+Ct

Mt
0 0

0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0

 x̃(t)

g1(x̃(t)) =


0
−1
0
Cs

Mt

0
0

w, g2(x̃(t)) =


0
0
1

Mb

− 1
Mt

0
0

 ,

h(x̃(t)) =

[
1 0 0 0 0 0

−Ks

Mb
0 − Cs

Mb

Cs

Mb
0 0

]
x̃(t)

非線形状態方程式モデルに UKF を用いることで状態変

数に未知パラメータの項が含まれている為, 本来定義した

状態に加え未知パラメータも同時に推定することができ

る. これを Runge-kutta法を用いて線形化し,UKFに適用

する.

4 制御系設計

4.1 周波数重み設計

本研究では ISO-2631に基づいて車両の乗り心地の評価

を行う. ISO-2631 で規格化されている人間が不快に感じ

る周波数帯は 4Hz から 8Hz とされている. そこで中心周

波数 f = 6Hz 付近をピークとしたバンドパスフィルタを

作成する. 選択度 Qを 0.9,ω = 2πf とし, 周波数重みの伝

達関数W (s)を式 (1)に示す.

W (s) =

ω
Qs

s2 + ω
Qs+ ω2

≃ 41.87s

s2 + 41.87s+ 37.68
(1)

式 1を元に伝達関数W (s)の状態空間表現を作成する.{
ẋw(t) = Awxw(t) +Bwy(t)
yw(t) = Cwxw(t) +Dwy(t)

(2)

これを含んだ拡大系システムが次の様に得られる.

x̄(t) = [ x(t) xw(t) ]{
˙̄xw(t) = Āx̄(t) + B̄wω(t) + B̄uu(t)
ȳ(t) = C̄x̄(t) + D̄u(t)

Ā =

[
A O4×1

BwC Aw

]
B̄w =

[
Bw

O

]
, B̄u =

[
Bu

BwD

]
C̄ = [ DwC Cw ] , D̄ = DwD

(3)

4.2 ディスクリプタ表現

行列 B̄u に変動パラメータが含まれているため, 本研究

ではゲインスケジューリング制御器を設計する際にディ

スクリプタ表現を用いることで変動パラメータMb,Kt を

一つの行列に集約させた. ディスクリプタ変数を x̌(t) =[
x̄(t)T u(t)T

]T
とすることで以下のディスクリプタ方

程式 (4)を得る.

Ed ˙̌x(t) = Adx̌(t) +Bωdω(t) +Budu(t)

Ed =

[
I5×5 O6×1

O1×6 O

]
Ad =

[
Ā B̄u

O1×6 I

]
Bωd =

[
B̄ω

O

]
, Bud =

[
O6×1

1

] (4)

4.3 ポリトープ表現

変動パラメータMb,Kt の上限と下限のパラメータボッ

クスΘをΘ : θ(t) =
[
θ1 θ2

]T
のように与え,パラメー

タボックスの端点を保証する.

θi ∈ [θi, θi](i = 1, 2)
θ1 = Mb, θ2 = Kt

式 (4)の行列 Ad をポリトープ表現で以下のように表すこ

とができる.

Ad(Θ) = λiA(θi) + (1− λi)A(θi) (0 ≤ λi ≤ 1) (i = 1, 2)
(5)

4.4 ゲインスケジューリング系設計

4.1章,4.2章,4.3章よりディスクリプタシステムを{
Edẋd(t) = Ad(θ(t))xd(t) +Budu(t)
u(t) = K(θ(t))xd(t)

(6)

と表す.また,リアプノフ関数を下式で定義する.

V (xd(t)) = xd(t)
TEdPd(θ(t))xd(t) (7)
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これより以下の条件式 (8)に式 (6)を代入するとシステム

が二次安定である条件式は下式で表される.
EdPd(θ(t)) = (EdPd(θ(t)))

T ≥ 0
V̇ (xd(t)) = ẋd(t)

TEdPd(θ(t))xd(t)
+xd(t)

TEdṖd(θ(t))xd(t)
+xT

d (t)EdPd(θ(t))ẋd(t) < 0

(8)

この条件は下式と等価である.

(Ad(θ(t)) +BudK(θ(t)))TPd(θ(t))+
Pd(θ(t))

T (Ad(θ(t)) +BudK(θ(t)))+
EdṖd(θ(t))

T < 0
(9)

の様に表される. 評価関数 J を次の式 (10)とし,J を最小

にする値を γ と置いたとき,

J =

∫ ∞

0

(x(t)TQx(t) + u(t)TRu(t))dt (10)

次の不等式条件を得る.

trace[EdPd(θ(t))] < γ (11)

式 (8),式 (11)を満たす Pd(θ(t)),K(θ(t))が存在するとき

システムは漸近安定となる.

5 LMI定式化

Pd(θ(t))
−1 = Xd(θ(t)), Yd(θ(t)) = K(θ(t))Xd(θ(t))と

おく. 安定条件より,LMI条件は次の様になる. He{Ad(θ(t))Xd(θ(t)) +BudYd(θ(θ(t)))} − EdẊd(θ(t))

Q
1
2Xd(θ(t))

T

R
1
2Yd(θ(t))

T

Xd(θ(t))Q
1
2 Yd(θ(t))R

1
2

−I O
O −I

 < 0[
W I
I X(θ)

]
< 0

Trace[W ] < γ

(12)

LMI条件を解くことで得られたコントローラゲイン K(θ)

は以下の式で表される.

K(θ) =
[
Y (θ)X(θ(t))−1 O

]
(13)

6 シミュレーション

ゲインスケジューリング制御, ロバスト LQ 制御に対し

ての UKF内のシステム雑音,観測雑音,初期共分散行列を

それぞれチューニングし, 各状態推定値の初期値 x̂GS(0)

をそれぞれ次の様に置いた.

x̂(0) = [ 0 0 0 0 0.9×Mb 0.9×Kt ]

また,最適レギュレータの重み行列 Qと Rを

Q = [ 30 10 50 1 0 0 0 ]

R = 1× 10−2

とした.ロバスト LQのゲインKLQ は次の様になった.

KLQ = [ 349.5262 855.7219 −80.4239 −9.2963
−1.0729× 10−5 −5.1749× 10−6 −1.1102× 10−16

]
以上のセッティングからシミュレーションを行った. 制御

器を入れた際の各状態変数, 車体重量とタイヤのばね定数

の真値と UKFによる推定結果を図 2∼7に示す. また,制

御なしのパッシブ,ロバスト LQ,提案手法を重ねて車体加

速度の制御性能を比較したグラフを図 8に示す.
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図 2 ストローク (推定値)
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図 3 タイヤの撓み (推定値)
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図 4 車体の上下方向の速度 (推定値)
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図 5 タイヤの上下方向の速度 (推定値)
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図 6 車体重量 (推定値)
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図 7 タイヤのばね定数 (推定値)

7 まとめと今後の課題

本研究の成果として,UKF による推定したパラメータ

を用いたゲインスケジューリング制御を行った. 図 8 の

シミュレーション結果の比較から, 変動パラメータに合わ

せた適切なコントローラ設計をする UKF とゲインスケ

ジューリングを組み合わせた提案手法がロバスト LQによ

る制御手法よりも上下方向加速度を抑えることができ, よ

り良い乗り心地を実現できていることがわかる.
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