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第 1章

序論

1.1 研究背景・目的

自動車の歴史をさかのぼると，1769年にフランスでキュノーが製作した自動車が世界

最初の自動車といわれている [1]．イギリスで発明されたばかりの蒸気機関を動力として

用いているが，それが車両のはるか前方に搭載され，駆動輪である前輪に重量・負荷がか

かる構造であったために，試運転中にカーブを曲がれずに衝突事故を起こしたことでも知

られている．これが世界初の自動車事故となり，自動車には動力性能だけでなく，安全・

安心のための操縦性・安定性が問われるようになった．20 世紀に入ると，自動車の大量

生産が可能となり，多くの一般市民の手に渡っていった．同時に，高速道路が整備されて

いくことで，動力源である内燃機関の発達と足並みを揃えるように，操縦性・安定性に関

するシャシー技術が重要視され，進化してきた．

シャシー制御システムの実用化が始まったのは，20世紀後半からである．鉄道におい

て車輪のフラットスポットが発生しないように開発されたアンチロックブレーキシステ

ム（ABS：Anti-lock Brake System）が，自動車においては制動距離の短縮のために適

用された [2]．次に，安定した発進・加速のために，トラクションコントロール（TCS：

Traction Control System）が発明された [3]．さらに，低速時の旋回性と高速時の安定性

を両立するために，旋回時に後輪に操舵機能を付加した四輪操舵システム（4WS：Four

Wheel Steering）の開発が続いた [4, 5]．その後，積極的に左右の駆動力差を制御して，

VSC（Vehicle Stability Control）に代表される旋回時の車両挙動を安定化するために横

滑り防止装置（ESC：Electric Stability Control）が実用化されている [6, 7]．また，内

外輪に自由な駆動力を配分可能な駆動機構 [8, 9] が発明され，それを活用したダイレク

トヨーモーメント制御（DYC：Direct Yaw-moment Control）も合わせて研究されてい

る [10–15]．さらに，4Ｗ Sと DYCとの協調制御については，山本 [16]により，それぞ

れの制御の特徴が俯瞰されたのち，前後・横・ヨー方向に対する車両運動性能の限界を向
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上させるため，一連の制御を協調させた統合制御が進められてきている [17–19]．一方，

４輪の独立操舵，駆動力配分機構を必要とはせずに，横運動と連携して前後の加減速度

を制御する G ベクタリング制御（GVC：G Vectoring Control）が実用化されてきてい

る [20]．さらに，GVCに DYCを組み合わせた研究もおこなわれている [21]．一連の車

両運動制御の研究と同時に，運動性能に大きな影響を及ぼす，タイヤと路面の摩擦係数を

推定する研究 [22–27]や，運動制御に用いる車両の姿勢角をはじめとする状態推定に関す

る研究 [28–31]も広く行われている．

一方，モータリゼーションの発達にともない，環境問題が大きな社会問題になった．排

出ガスの増加やオイルショックを受け，アメリカのカリフォルニア州では，1990年に無

排出ガス車規制（ZEV規制：Zero Emission Vehicle）が制定された [32]．それ以降，電

気自動車（EV：Electric Vehicle）への関心が急速に高まった．しかし，実際には駆動源

の電動化の歴史は古く，すでに 1900年には，トランスミッションや差動装置を必要とし

ない，インホイールモータ車が開発されている．当時の電池や電動化の技術レベルでは電

池以外にエネルギー源を持たない，電気自動車の実用化には至らなかったが，それから一

世紀あまり経ち，1997年にはエンジンとモータを組み合わせた，実用的なハイブリッド

自動車が市販化された [33]．これが契機となって，電動化のための要素技術が急速に進化

した．乗用車としての電気自動車も市販化されたのち [34–36]，2015年には燃料電池車が

実用化されている [37]．近年では，CO2排出量削減，脱化石燃料といった意識の高まり

と合わせて，世界的に電気自動車の本格的普及のための開発競争が活発化している．エン

ジンとは異なり，モータは搭載自由度が高く，車両の新たなパッケージングが可能とな

る．その中で，各輪のホイール内にモータを収めたインホイールモータ車が再び着目され

ている．モータのトルク指令値に対する応答性や精確性を活かした駆動力制御によって車

両運動性能を飛躍的に向上させることができるからである [44]．高出力なインホイール

モータユニットを搭載した試作車を開発し，上述した ABS，TCSの加減速性能の向上や

DYCによる旋回性能の向上が実証されている [45,46]．さらに勝山 [47,48]は，独立した

駆動力の制御性を操舵入力に対する応答性や，乗り心地への制御に活用している．また，

モータの搭載自由度が高い，EVならではの構成として，駆動用の主機モータとは別に小

型のモータを搭載して内外輪の駆動力配分を可能とするトルクベクタリング機構も提案さ

れている [49]．

Fig. 1.1に示すように，発電に関わる消費エネルギーを含まない，車両単体としての消

費エネルギー率（JC08走行モード）を見ると，電気自動車は内燃機関車（ガソリン車）の

1/4以下である [38]．しかし，依然として電池のエネルギー密度が化石燃料の 1/10に満

たないことから，一充電当たりの航続距離の延伸が電気自動車の普及のための最大の課題

となっている [39]．走行中給電 [40, 41]というアプローチがあるが，実用化には非接触の

給電技術の向上やインフラ整備が課題となっている．最も重要なアプローチとして，走行
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時の消費エネルギーを低減し，エネルギー効率を高めることが挙げられる．これは内燃機

関車（ICEV：Interal Combustion Engine Vehicle）に対しても変わらないアプローチで

ある．しかしながら，Fig. 1.2（EPA city/highway combined 走行モード）に示すよう

に，駆動源の電動化により，そのエネルギー変換効率が著しく向上するため，相対的にタ

イヤの転がり抵抗や空気抵抗といった走行抵抗が，走行中のエネルギーの大半を消費する

という，技術的に大きな変化点が見られる [42, 43]．したがって，エネルギー効率の高い

シャシー機構とその制御技術が今まで以上に重要となる．このことから，近年では，特に

タイヤの転がり抵抗の低減 [50, 51]に関する研究が活発化している．一般に，タイヤの転

がり抵抗とグリップは背反する [52]ことから，それを両立するために，茂木らは接地面の

部位に応じたゴム材料の使い分け [53]や，桑山らはタイヤの細幅・大径化による新たな構

造 [54–56]を提案している．航続距離に対する走行抵抗の感度が高い中では，単に機構や

構造面からの省エネルギーを図るだけでなく，同様に制御面からも省エネルギーを図るこ

とが重要である．すなわち，運動性能を飛躍的に向上させる駆動力配分制御が走行中の消

費エネルギーを増加させず，さらには省エネルギーと両立できることが望まれている．

Fig.1.1: Comparison of energy consumption (JC08) between ICEV (gasoline) and

EV [38]
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Fig.1.2: Comparison of energy consumption brakedown between ICEV (gasoline) and

EV [42,43]
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そのような背景から，車両運動制御を用いて消費エネルギーの最小化を目指した研究が

活発になっている．藤本ら [57, 58]は，4輪独立駆動を可能にするインホイールモータを

用いた実験車を用い，モータの銅損，鉄損を考えた駆動力配分によって消費エネルギーを

最小化する制御法を提案している．Filippis ら [59] も同様に，4 輪独立駆動の EV を用

い，実験的に車両の前後運動，横運動に対して車両の消費エネルギーが最小になるような

制御指令値のマップを同定している．Koehler ら [60] は，車両運動とモータ損失マップ

を連成した計算によって車両の消費エネルギーを逐次最小化する制御法を提案している．

西原ら [61] は理論的な計算によって，4 輪独立操舵機構を加えて想定した EV システム

における，モータの損失を含まない，タイヤの消費エネルギー最小化制御手法を提案して

いる．安部ら [62] は，タイヤの接地面の中ですべり域の散逸エネルギーに着目し，4 輪

独立駆動・操舵制御によって，それを最小化する制御法を提案している．GVCについて

も，加減速にともなう 4 輪の接地荷重を活かし，そのすべり域での散逸エネルギーの低

減について効果があると報告されている [63]．また，その制御に必要なモータ定格出力の

設計について，実験的な検討もなされている [64]．舗装路だけでなく，不整地におけるタ

イヤの前後方向のすべりによる損失を低減する研究もおこなわれている [65]．さらに，瞬

時の消費エネルギーの最小化に限らず，走行経路の最適化問題と組み合わせて，モータの

損失を含めた消費エネルギーを低減する制御法の提案もされている [66]．また，車両運動

性能とエネルギー消費の両立に向けた制御設計の取り組みを加速させるべく，多分野に

またがる物理現象を表現可能なモデリングソフトで構築されたシミュレーションモデル

を参加者に自由に使用させて，制御開発の競争を促すベンチマーク問題が提案されてい

る [67, 68]．一方，インホイールモータに限らず，駆動力配分制御を実現するための機構

についても，制御時の機構単体の損失の定式化が行われている [70]．数値計算上において

も，差動機構 [71–73]や制動装置による駆動力配分の機構毎の消費エネルギーが比較され

ている [74]．しかしながら，駆動力の配分によって変化すると考えられる車両の消費エネ

ルギーを，走行抵抗による損失と駆動源の損失の割合とともに示し，それぞれがどのよう

なメカニズムで増減するかまでを体系的に論じた研究は見られない．

その理由として，車両の加減速や旋回を生み出すためのタイヤ単体の発生力そのものに

よる抵抗，およびエネルギー損失が明確に整理されていないことが要因と考えられる．従

来までの研究について，まずタイヤの回転軸位置における抵抗，またはエネルギー損失に

ついて巨視的（マクロ）にとらえた事例を挙げる．Schuring [75]と酒井 [76]は，横力発

生時に幾何学的に求められるタイヤの旋回抵抗に加え，制駆動時のタイヤのスリップによ

る損失を走行抵抗に換算して，その総和をタイヤ発生力時の走行抵抗として求めている．

水野ら [77] は，タイヤ特性が温度によって大きく変化することに着目し，温度依存性を

考慮したタイヤモデルを開発した．このとき，タイヤ発生力による単位時間当たりの発熱
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量を算出するために，酒井が定式化した抵抗に車速を乗じている．すなわち，タイヤの

回転軸に入力するパワーが散逸され，タイヤの発熱量に一致するものとして計算してい

る．Sorniotti [78]もタイヤの発熱量を求めて温度を計算するために，水野らと同様の定

義で計算している．タイヤ温度が重要なモータースポーツにおいて，タイヤのすべり状態

によらず，タイヤ発生力に係数を乗じ，速度を乗ずることで簡易的に計算する方法があ

る [79–81]．発熱は不可逆な現象であるため，その散逸量を求めることは消費されるエネ

ルギーを求めることと等価である．しかし，これらの研究は，タイヤのすべりとその発生

力が定まったときの散逸エネルギーを算出するためのものであり，接地面の物理的な状態

をブラックボックスとして扱っているため，タイヤ発生力にともなうエネルギー散逸メカ

ニズムを十分に理解することは難しい．これに対して，タイヤの構造内を微視的（ミク

ロ）に表現し，散逸エネルギーを計算したものがある．Davariら [85, 86]は，従来より，

タイヤの発生力特性を簡易的に計算可能な力学モデルとして活用されているブラシモデ

ル [82–84]に，ゴムの粘弾性特性と路面との摩擦特性を組み込んで計算した手法を提案し

ている．有限要素法（FEM）に散逸エネルギーを組み込んだ方法として，Durandら [87]

は TaMeTirE というモデルを開発した．タイヤの接地面にあたるトレッドの表面温度，

その内部温度，また構造部材であるベルトの温度というように 3 分割し，詳細にそれぞ

れの部位における発熱量と熱移動量を計算して温度を算出している．澁江ら [88] も同様

にタイヤを分割した温度依存性タイヤモデルを構築している．他に，Gipser [89]の構築

した FTireというモデルもある．さらに，品川ら [90]は FEMを活用し，所望のタイヤ

横方向の発生力を満たすために，抵抗が最小となるすべり状態を計算している．このよう

に，マクロ，ミクロの両面から様々な研究が見られるが，それぞれ独立に消費エネルギー

を低減することを目的とした研究が多く，両者の整合性を考察した事例はあまり見られな

い．体系的にそれらの関連性を整理することができれば，車両運動時におけるタイヤ発生

力時の消費エネルギーの変化を正確に導出し，制御設計において適切な評価関数を設定す

ることが可能となる．

このように運動性能と省エネルギーの両立に向けた研究が加速する中で，車両運動時に

作用する走行抵抗から要求される駆動のエネルギーとタイヤの接地面で消費・散逸される

エネルギーの関係を体系的に整理することが今後の研究基盤になると考えられる．その際

のアプローチとして，現在，幅広く利用されている CAE（Computer Aided Engineering）

による多自由度・詳細シミュレーションでは，計算精度という観点からは優れているもの

の，車両諸元や運動性能との結びつきが俯瞰しにくいことに加え，普遍的な意味づけが得

られにくい．したがって，基本的な理解のためにも解析的なアプローチが望ましいと考え

られる．

そこで本研究では，車両運動力学の観点から必要とされるエネルギーを，まずタイヤ，

そして車両の観点から体系的に導出する．その上で，インホイールモータで実現可能な駆



1.2 本論文の構成 9

動力配分制御を，その他の駆動機構で実現した場合とのエネルギー消費特性上の比較を

し，効率的な駆動力配分機構について論じる．最後にタイヤの発生力にともなって必要な

消費エネルギーを低減するための制御手法を提案し，車両運動性能と省エネルギーの両立

という課題に対する有用性を示すことを目的とする．なお，本研究では原理的に理想的な

車両の運動制御状態について論じるために，タイヤと路面の摩擦係数 µは一定とする．

1.2 本論文の構成

本論文を 6章構成とし，1章は「序論」として，本論文の研究背景と目的を示す．6章

は「結論」として，以下に示す 2章から 5章までの研究結果をまとめる．

2章，「タイヤの力学特性とそのエネルギー散逸メカニズム」では，簡易的なタイヤの力

学モデルとして普及しているブラシモデル（Brush Model）をもとに，車両の加減速や旋

回に必要な前後力や横力の発生にともなってタイヤの回転軸回りに入力されたマクロなエ

ネルギーが，接地面内で消費・散逸されるミクロなエネルギーと一致することを解析的に

証明する．これにより，従来までの研究で扱われてきたタイヤ発生力時の消費エネルギー

の定義を明確にし，3章以降で定式化する，車両の運動にともなう消費エネルギーの妥当

性を確立する．

3章，「定常円旋回における消費エネルギーの定式化と実車検証」では，定常円旋回にと

もなう消費エネルギーを定式化する．試作車による実車検証を行いやすくするために，一

定の旋回半径，一定の車速で走行し，車両に入力したエネルギーがすべて散逸する定常円

旋回を対象としている．車両運動方程式をもとに旋回抵抗を定式化するとともに，エネル

ギー方程式を組み合わせて，車両の機械仕事率を定式化する．実車検証のために，試作車

の駆動源であるインホイールモータユニットの内部損失であるモータ・インバータの電気

損失，および減速機の機械損失を定式化する．内外輪の駆動力配分量，すなわちダイレク

トヨーモーメントを変えたときの，旋回中の走行抵抗，およびその機械仕事率に加えて，

内部損失を加味した全体の消費エネルギーを計測し，定式化結果の妥当性を確認した結果

をまとめる．

4 章，「駆動力配分機構の違いによる消費エネルギーの比較」では，3 章で妥当性を確

認した，定常円旋回にともなう消費エネルギーの予測式の活用例として，駆動力配分を実

現するために提案されてきた各種機構の消費エネルギーの計算結果を比較する．具体的に

は，検証に使用されたインホイールモータ試作車をはじめ，差動制限デフ（LSD：リミ

テッドスリップデフ，内輪接地時には旋回方向と逆向きに作用するアンチヨーモーメント

のみ発生可能な機構），制御デフ（増速機構により LSD よりも制御範囲を拡大可能で旋

回方向と同じ向きに作用するヨーモーメントを発生可能な機構），ブレーキ制御（旋回時

に内輪，あるいは外輪に摩擦ブレーキをかけてダイレクトヨーモーメントを発生させる機
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構）を取り上げる．

5章，「旋回加減速時における消費エネルギー最小化制御」では，ダイレクトヨーモーメ

ントによるタイヤ接地面の消費エネルギーの低減効果が見られる旋回加減速に着目し，そ

の消費エネルギーを最小化した効果や最適なダイレクトヨーモーメントを試算した結果を

示す．また，その最適なダイレクトヨーモーメントの物理的な意味を考察すべく，タイヤ

の散逸パワーを評価関数とした最適化問題を設定し，そのときのタイヤのすべり状態の成

立条件について論じる．さらに，車両のステア特性とタイヤの µ利用率の観点から，その

最適ダイレクトヨーモーメント下における車両の運動特性について論じる．
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第 2章

タイヤの力学特性とそのエネルギー
散逸メカニズム

第 1章で述べたように，車両を加減速させたり，旋回させるために必要なタイヤの前後

力や横力といったタイヤ発生力によって増加する走行抵抗と，そのタイヤの発生力によっ

て接地面内での変形に起因した散逸エネルギーの計算方法は各々の目的に利用され，互い

の関連性については体系的に整理されてこなかった．結果として，タイヤ発生力によって

散逸されるエネルギーの定義はあいまいのままとなっている．次章以降で，車両全体での

エネルギー消費・散逸メカニズムを考えていくことから，その前にタイヤ単体でのエネル

ギー散逸メカニズムを明らかにしておく必要がある．

そこで，本研究では，タイヤ力の発生のために車軸位置で消費される瞬時消費エネル

ギーをマクロな散逸パワーと定義し，また，接地面内を細かく分割して，積分して求めた

瞬時消費エネルギーをミクロな散逸パワーと定義し，本章ではそれらの整合性について理

論的に検討する．2.1 節では，前者のマクロな散逸パワーの定式化方法を示す．2.2 節で

は，後者のミクロな散逸パワーの定式化方法を示し，マクロな散逸パワーとの整合性を論

じる．2.3節では，計算により数値的に確認を行う．

このための手段として，タイヤモデルがある．簡易的な力学モデルとして，古くに Segel

が提唱した Brush model（ブラシモデル）[82–84]がある．タイヤのリムやトレッドベー

スを円環とみなし，その円周上に前後，横方向に独立して弾性変形するブラシがトレッド

ラバーとして無数に取り付けられていると仮定する，タイヤの古典的なモデルであるが，

現在でも幅広く活用されている [91, 92]．他のタイヤモデルとして，実験同定モデルがあ

る．その代表的なものが，Pacejkaが提唱したMagic Formula [93,94]である．三角関数

を組み合わせた数式で構成され，その係数を実験同定することで利用されるが，タイヤの

力学特性をブラックボックスとして扱うため，接地面内で起きている現象を理解すること

はできない．一方，詳細物理モデルとしては，FEM（有限要素法）によるモデル化という
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手段がある．材料や構造を詳細にモデル化することで，ゴムの粘弾性特性や接地面形状の

変化まで考慮に入れることができる．しかし，詳細で複雑であるがゆえに，注目したい現

象だけを抜き出して考察することや解析的な検討には不向きである．それらに対し，ブラ

シモデルは実験同定モデルと詳細物理モデルの中間に位置付けられ，タイヤの発生力を解

析的に導出可能であり，直感的に理解しやすい．そこで，本研究ではブラシモデルを用い

ることとした．Fig. 2.1に示すように，一般的なブラシモデルは，後述するスリップ率，

スリップ角といった入力に対し，その出力として各種タイヤ発生力を計算するモデルであ

る．一例として，Fig. 2.2に，ブラシモデルにおいて，それぞれ前後力，横力が個別に発

生する場合（いわゆるピュアスリップ）の計算結果を示す．ここでは，接地圧分布が接地

面の中心に対して二次曲線と仮定した．接地荷重と摩擦係数により決まる最大発生力（お

おそ 5000N）以上でタイヤ発生力が飽和する特性が表現可能であるが，Fig. 2.1 におい

て，破線で囲んだ散逸パワーについては体系的に整理されていない．このブラシモデルを

用いて，マクロ，ミクロの両観点から検証した散逸パワーを新たに追加することが本章の

位置づけである．

Tyre model

Slip ratio s

Slip angle �

Vehicle velocity V

Tyre force  Fx , Fy , Mz

Dissipation power Psx , PsyVertical load Fz

Tyre parameters

Fig.2.1: Tyre model
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Fig.2.2: Pure slip characteristics of brush model (contact length : 0.10m, contact

width : 0.18m, longitudinal stiffness : 1.25 × 108N/m3, lateral stiffness : 1.12 ×
108N/m3, vertical load : 5000N, road friction coefficient : 1.0)
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2.1 マクロなタイヤ接地面散逸パワー

2.1.1 前後方向

�

Vx

Fx

Angular 
velocity

Longitudinal 
velocity

Longitudinal force
x

Fig.2.3: Longitudinal tyre force

Fig. 2.3に示すように，x軸の方向へタイヤが回転している．このとき，前後力 Fx を

発生させながら，タイヤの回転軸周りの角速度 ω，タイヤの前後方向の速度 Vx で転動す

る，タイヤの前後すべりによる散逸パワーを考える．軸トルク τ，角速度 ω は次式で表す

ことができる．
τ = rtFx (2.1)

ω = (1− s)
Vx

rt
(2.2)

ここで，s はスリップ率，rt はタイヤ半径である．スリップ率は，タイヤの前後速度と

回転角速度による速度との相対速度を前後速度で正規化した物理量として，次式で表さ

れる．

s =
Vx − rtω

Vx
(2.3)

式 (2.1)，(2.2) から前後力を発生しつづけるために必要な機械仕事率 Pin は次式で表すこ

とができる．

Pin = τω

= FxVx − FxVxs

= FxVx − FxVsx

≡ Pk + Px

(2.4)
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ここで，式 (2.4)において，右辺第 1項は車両の運動に利用されるパワー Pk，第 2項は

前後方向の散逸パワー Px となる．また，次式に示すように，前後速度とスリップ率の積

を前後方向のすべり速度 Vsx と定義する．

Vsx = Vxs (2.5)

2.1.2 横方向

Vcos� (= Vx)

Lateral
force

Fy

(-)�

Cornering 
resistanceFcr

Slip angle

VVehicle velocity

Vsin� (= Vsy)

x

y

Fig.2.4: Lateral tyre force

Fig. 2.4に示すように，タイヤの x軸と直交する y軸を回転軸として転動しながら，車

両の進行方向（V の方向）にタイヤが進行している．タイヤの x軸に対する車両の進行方

向をスリップ角 αと定義する．このスリップ角に応じて，横力 Fy が発生している．この

とき，旋回抵抗 Fcr が発生しているとしたときの，タイヤの横力による散逸パワーを考え

る．車両の進行方向逆向きに発生する力，旋回抵抗は次式で表される．抵抗を表す物理量

は，進行方向逆向きを正とする．

Fcr = −Fy sinα (2.6)

式 (2.6)から，旋回抵抗とつりあいながら散逸される機械仕事率 Py は次式で表すことが

できる．

Py = FcrV

= −Fy sinα · V

= −FyVsy

(2.7)

ここで，次式に示すように，進行方向の速度とスリップ角の積を横方向のすべり速度 Vsy

と定義する．
Vsy = V · sinα (2.8)
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以上が横方向の散逸パワーとなる．なお，本研究では Vsx，Vsy をタイヤのマクロなすべ

り速度と定義し，次節以降におけるミクロなすべり速度の分布と区別することにする．

ここで，タイヤの前後力，横力からなるタイヤ発生力ベクトルを F とし，次式で表す．

F =

(
Fx

Fy

)
(2.9)

このときの前後方向，横方向のすべり速度からなるすべり速度ベクトルを Vs とし，次式

で表す．

V s =

(
Vsx

Vsy

)
(2.10)

すると，Fig. 2.5に示すように，前後方向，横方向の散逸パワーを合わせた接地面の散逸

パワーは次式で表すことができる．

P = −F · V s

= − (FxVsx + FyVsy)
(2.11)

Slip velocity vector

Tyre force vector

Input power

Dissipation power

F

Fy

Fx

Vsy

VsxVs

Fz
� �

Fig.2.5: Power dissipation on tyre contact patch
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2.2 ミクロなタイヤ接地面散逸パワー

2.2.1 タイヤの発生力

Fig. 2.6に示すように，タイヤの接地面と座標系の関係を定義する．接地面の中心を原

点 Oとし，タイヤの転動方向を x軸，回転軸方向を y 軸に取り，速度 V の方向へタイヤ

が進行しているとする．実際には，接地面の形状が長方形とは限らないが，接地長を l，

接地幅を bとする接地面内のトレッドラバーが路面から受ける力をブラシモデルによって

モデル化する．

ブラシモデルでは，トレッドラバーと路面が粘着するとみなす粘着域（Adhesion region）

と，そこから接地面後端にかけてすべり状態となるすべり域（Sliding region）に区別す

る．粘着域，すべり域の区別のために，Fig. 2.7a に示すように，接地圧分布 p，接地面

との摩擦係数 µとの関係で決定される，発生可能な最大のタイヤ発生力分布 µpを仮定す

る．最大発生力分布を超えず，トレッドラバーが路面と粘着している範囲内であれば，前

後すべり，横すべりによる変位に対して，変位と逆向きに弾性力が発生する．この領域を

粘着域と表現する．それより後方をすべり域と定義する．すべり域では，すべり摩擦に

よって力が発生するため，その局所的な発生力分布は µp を超えることはない．粘着域，

すべり域ともに，トレッドラバーの変位は発生力に比例すると考えることから，Fig. 2.7b

の変位は Fig. 2.7aと比例関係となり，接地面後端にかけてトレッドラバー変位が復元し

ていく．その結果として，Fig. 2.7cに示すように，すべり域の局所的なトレッドラバー

の相対速度はマクロなすべり速度よりも大きくなる．次節で述べるように，マクロなすべ

り速度に加えて，局所的な変位が復元する速度を加味することが，すべり域における散逸

パワーの導出には重要である．なお，一般に接地圧分布を原点に極大値を持つ n 次関数

（特に二次関数）で近似することが多いが，本章では任意の接地圧分布に対して検討でき

るように，近似せずに定式化する．

粘着域において，任意の位置 xのトレッドベースに対するトレッドラバー，すなわちブ

ラシ変位は，前後方向，横方向に分けて次式で表すことができる．

δx,ad = − s

1− s

(
l

2
− x

)
(2.12)

δy,ad = − tanα

1− s

(
l

2
− x

)
(2.13)

ここで，sは式 (2.3)で表されたスリップ率である．以上より，粘着域におけるブラシの

発生力分布は次式で表される．

σx,ad = − Jxs

1− s

(
l

2
− x

)
(2.14)
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O

x y

WidthLength l b

Tyre contact patch
(-)�Slip angle

VVelocity

Fig.2.6: Coordinate system of tyre contact patch

σy,ad = −Jy tanα

1− s

(
l

2
− x

)
(2.15)

ここで，Jx，Jy はブラシの前後，横方向の単位面積当たりの剛性である．

すべり域において，任意の位置 xのブラシの変位，発生力分布は前後方向，横方向に分

けて次式で表される．

δx,sl = −µp cos θ

Jx
(2.16)

δy,sl = −µp sin θ

Jy
(2.17)

σx,sl = −µp cos θ (2.18)

σy,sl = −µp sin θ (2.19)

ここで，θ はすべり域の発生力分布の方向であり，次式の関係で表されるとする．

tan θ =
Jy tanα

Jxs
(2.20)

cos θ =
Jxs√

Jx
2s2 + Jy

2tan2α
(2.21)

sin θ =
Jy tanα√

Jx
2s2 + Jy

2tan2α
(2.22)

粘着域とすべり域の境界位置 xs は粘着域の発生力分布が最大発生力分布と等しくなると

いう以下の仮定で導かれる．

√
σx,ad

2 + σy,ad
2 =

√
Jx

2s2 + Jy
2 tanα2

1− s

(
l

2
− xs

)
= µp

(2.23)
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以上を用いると，タイヤ接地面全体の前後，横方向の発生力は次式で表すことができる．

Fx = b

(∫ l/2

xs

σx,addx+

∫ xs

−l/2

σx,sldx

)
≡ Fx,ad + Fx,sl

(2.24)

Fy = b

(∫ l/2

xs

σy,addx+

∫ xs

−l/2

σy,sldx

)
≡ Fy,ad + Fy,sl

(2.25)

粘着域の前後，横方向のタイヤ発生力は次式で表すことができる．

Fx,ad = b

∫ l/2

xs

σx,addx

= −bJx
2

(
s

1− s

)(
l

2
− xs

)2
(2.26)

Fy,ad = b

∫ l/2

xs

σy,addx

= −bJy
2

(
tanα

1− s

)(
l

2
− xs

)2
(2.27)

すべり域の前後，横方向のタイヤ発生力は次式で表すことができる．

Fx,sl = b

∫ xs

−l/2

σx,sldx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp cos θ) dx

(2.28)

Fy,sl = b

∫ xs

−l/2

σy,sldx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp sin θ) dx

(2.29)



20 第 2章 タイヤの力学特性とそのエネルギー散逸メカニズム

xl/2xs

�y,sl
�p

AdhesionSliding

�y

�y,ad

-l/2
Proceeding 
direction
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O

(a) Force distribution

xxs

�y,sl

�y

�y,ad

l/2-l/2
(-)�
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(b) Displacement distribution between tread rubber and base

xxs

Macro slip velocity
(= Vsin�)

yδ− ɺ

Return velocity of 
brush deformation

l/2-l/2 O

(c) Relative velocity distribution of road surface with respect to tread rubber

Fig.2.7: Tyre contact patch deformation profile based on brush model
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2.2.2 タイヤの接地面散逸パワー

タイヤ発生力はトレッドラバーと路面との相対的な運動によって生ずるため，前後，横

方向のすべりによる瞬時エネルギー損失，すなわち散逸パワーは，発生力分布とトレッド

ラバーに対する路面の相対速度を用いて，それぞれ次式で表される．ここで重要な点とし

ては，Fig. 2.7cに示したように，マクロなすべり速度に加えて，トレッドラバーが復元

する速度を考慮した，局所的なすべり速度の分布を用いることである．

Px
′ = −b

[∫ l/2

xs

σx,ad ·
(
dδx,r
dt

− dδx,ad
dt

)
dx

+

∫ xs

−l/2

σx,sl ·
(
dδx,r
dt

− dδx,sl
dt

)
dx

] (2.30)

Py
′ = −b

[∫ l/2

xs

σy,ad ·
(
dδy,r
dt

− dδy,ad
dt

)
dx

+

∫ xs

−l/2

σy,sl ·
(
dδy,r
dt

− dδy,sl
dt

)
dx

] (2.31)

ここで，トレッドベースに対する路面の前後，横方向の位置は次式で表される．

δx,r = − s

1− s

(
l

2
− x

)
(2.32)

δy,r = − tanα

1− s

(
l

2
− x

)
(2.33)

路面の位置は，ブラシ変位と異なり，粘着域，すべり域にわたって一様に式 (2.32)，(2.33)

で表される．また，粘着域のブラシ変位と一致する．それを考慮すると式 (2.30)，(2.31)

で表された散逸パワーは次式となる．

Px
′ = −b

∫ xs

−l/2

σx,sl ·
(
dδx,r
dt

− dδx,sl
dt

)
dx (2.34)

Py
′ = −b

∫ xs

−l/2

σy,sl ·
(
dδy,r
dt

− dδy,sl
dt

)
dx (2.35)

式 (2.34)，(2.35)から，接地面全体ではなく，すべり域のみでパワーが散逸することがわ

かる．ただし，路面との相対速度の計算には，すべり域でブラシの局所的な変形が戻る速

度の分布を考慮しなければならないことに注意が必要である．式 (2.16)，(2.17)，(2.18)，

(2.19)，(2.32)，(2.33)を式 (2.34)，(2.35)に代入すると，それぞれ前後，横方向の散逸
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パワーは次式で表される．

Px
′ = b

∫ xs

−l/2

σx,sl ·
(
dδx,sl
dt

− dδx,r
dt

)
dx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp cos θ) ·
{

d

dt

(
−µp cos θ

Jx

)
− d

dt

[
− s

1− s

(
l

2
− x

)]}
dx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp cos θ) ·
{

d

dx

(
dx

dt

)(
−µp cos θ

Jx

)
−
[
− s

1− s

(
−dx

dt

)]}
dx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp cos θ) ·
{

d

dx

(
−µp cos θ

Jx

)
rtω −

(
s

1− s
rtω

)}
dx

=
bµ2cos2θ

Jx

[
1

2
p2
]p=p(xs)

p=p(−l/2)

rtω − s

1− s
rtω · b

∫ xs

−l/2

(−µp cos θ) dx

= −Fx,adVxs− Fx,slVxs

= −FxVsx

(2.36)

Py
′ = b

∫ xs

−l/2

σy,sl ·
(
dδy,sl
dt

− dδy,r
dt

)
dx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp sin θ) ·
{

d

dt

(
−µp sin θ

Jy

)
− d

dt

[
− tanα

1− s

(
l

2
− x

)]}
dx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp sin θ) ·
{

d

dx

(
dx

dt

)(
−µp sin θ

Jy

)
−
[
− tanα

1− s

(
−dx

dt

)]}
dx

= b

∫ xs

−l/2

(−µp sin θ) ·
{

d

dx

(
−µp sin θ

Jy

)
rtω −

(
tanα

1− s
rtω

)}
dx

=
bµ2sin2θ

Jy

[
1

2
p2
]p=p(xs)

p=p(−l/2)

rtω − tanα

1− s
rtω · b

∫ xs

−l/2

(−µp sin θ) dx

= −Fy,adVx tanα− Fy,slVx tanα

= −Fy,adV sinα− Fy,slV sinα

= −FyVsy

(2.37)

式 (2.36)，(2.37)の両式ともに，粘着域とすべり域の発生力にマクロなすべり速度を乗じ

ることにより接地面散逸パワーを表せることを示している．なお，トレッドベース変位の

時間微分には次式を用いている．
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dx

dt
= rtω (2.38)

最終的に，前後，横方向の和からなる全体の散逸パワー P ′ は次式で表される．

P ′ = Px
′ + Py

′

= −F · V s

(2.39)

以上の式展開から，粘着域では接地面と路面との相対速度を持たないために，すべり域

においてのみ，エネルギーが散逸することがわかる．式 (2.36)，(2.37)，および式 (2.39)

より，そのときの散逸パワーは，粘着域とすべり域のタイヤ発生力の和にマクロなすべり

速度を乗じたものに等しいことから，式 (2.11)で表される接地面散逸パワーに符合する．

すべり域では単にマクロなすべり速度だけでなく，ブラシの局所的な変形が戻る速度が発

生する．そのために，マクロなすべり速度を用いて散逸パワーを表した場合，すべり域の

タイヤ発生力だけでなく，ブラシの弾性変形を仮定しているため，エネルギーを散逸しえ

ない粘着域のタイヤ発生力に起因した散逸パワーが加わる．その物理的な意味を考察する

ために，次式に示すように式 (2.36)，(2.37)中の粘着域の発生力に起因した散逸パワーに

ついて考察する．

−Fx,adVxs =
bµ2cos2θ

Jx

[
1

2
p2
]p=p(xs)

p=p(−l/2)

rtω

=
bJx
2

(
s

1− s

)2(
l

2
− xs

)2(
dx

dt

) (2.40)

−Fy,adVx tanα =
bµ2sin2θ

Jy

[
1

2
p2
]p=p(xs)

p=p(−l/2)

rtω

=
bJy
2

(
tanα

1− s

)2(
l

2
− xs

)2(
dx

dt

) (2.41)

式 (2.40)，(2.41)は，すべり域との境界位置 xs におけるトレッドラバーの微小区間 dxの

ポテンシャルエネルギーの微小時間 dtにおける変化を示している．つまり，粘着域では

ブラシの弾性によるポテンシャルエネルギーが蓄えられており，すべり域に入ると，すべ

り損失に加えて，摩擦によってそのポテンシャルエネルギーが失われていくことを意味し

ている．結果として，前後，横方向のタイヤ力を発生させるために車軸に入力した機械仕

事率が，タイヤ接地面後端のすべり域で全て散逸されることがわかる．
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2.3 計算による数値例

理論的に証明したタイヤのエネルギー散逸メカニズムを数値上でも確認する．タイヤモ

デルには同様にブラシモデルを用いた．ここでは一例として，以下の二次関数で表される

接地圧分布の計算結果を示す．

p =
6Fz

bl

(
l

2
+ x

)(
l

2
− x

)
(2.42)

ここで，Fz は接地荷重である．計算に使用したタイヤの諸元を Table 2.1に示す．また，

接地面散逸パワーを計算するにあたっての条件を Table 2.2に示す．Fig. 2.8に示すよう

に，2.1節と Table 2.1のタイヤの諸元を用いることで，スリップ率，スリップ角が同時

に発生するコンバインドスリップ時のタイヤ発生力の特性を計算することができる．

Table 2.1: Tyre specifications

Specification Unit Value

Contact length m 0.10

Contact width m 0.18

Vertical load N 4000

Longitudinal stiffness N/m3 1.25× 108

Lateral stiffness N/m3 1.12× 108

Road friction coefficient - 1.0

Table 2.2: Simulation conditions

Parameter Unit Value

Slip ratio - 0.05

Slip angle deg -2

Vehicle speed km/h 80



2.3 計算による数値例 25

-4000 -2000 0 2000 4000
0

1000

2000

3000

4000

5000

Longitudinal force Fx N

L
at

er
al

 f
or

ce
 F

y N

Slip angle α = -1 deg

-2 deg

-3 deg

-4 deg

-6 deg

Fig.2.8: Tyre force characteristics



26 第 2章 タイヤの力学特性とそのエネルギー散逸メカニズム

接地面の前後位置に対する，トレッドラバーの前後方向の発生力分布，変位，速度，そ

して単位面積あたりの散逸パワーの計算結果を示す．なお，ここではわかりやすさのた

め，絶対値を表示した．Fig. 2.9には前後方向の計算結果を示す．接地面前端は粘着域の

ため，前後方向の発生力分布，および変位は直線的に増加していくが，前後位置がおよそ

0.04mですべり域となるため，接地圧（破線）に比例した発生力分布となる．また変位は

路面変位（破線）から離れていく．路面に対するトレッドラバーの相対速度については，

接地面前端は粘着域のために速度を持たない．すべり域に入った瞬間，タイヤのマクロな

すべり速度が発生すると同時に，接地面後端にかけてトレッドラバーの変位が復元する速

度が加わる．発生力分布と速度の積をとることで，最終的に下段に示すような散逸パワー

の分布が得られる．粘着域では相対速度を持たないためにパワーが散逸しない．すべり域

のみでパワーが散逸することがわかる．同様に，Fig. 2.10には接地面の前後位置に対す

る，トレッドラバーの横方向の発生力分布，変位，速度，そして単位面積あたりの散逸パ

ワーの計算結果を示す．前後位置およそ 0.04mですべり域となるまでは，直線的に発生

力分布と変位が増加していき，また，路面との相対速度を持たないことがわかる．結果

として，前後方向と同様の散逸パワーの分布となる．Fig. 2.11には発生力分布と散逸パ

ワーの前後，横方向の総和を示した．発生力分布はベクトル和の絶対値，散逸パワーはス

カラー和である．前後方向，横方向の発生力分布と変位で勾配が変化した前後位置およそ

0.04mで，発生力分布の総和が最大発生力分布で飽和していることがわかる．また，散逸

パワーはすべり域のみで発生することがわかる．Table 2.3にマクロな散逸パワーの計算

結果との比較を示した．前後，横方向，そしてそれらの総和についても数値的に一致する

ことを確認することができた．
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Fig.2.9: Longitudinal direction dissipation power
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Fig.2.11: Total dissipation power

Table 2.3: Comparison between macro and micro power dissipation

Direction

Dissipation

power

(macro) kW

Dissipation

power in

adhesion region

(micro) kW

Dissipation

power in

slip region

(micro) kW

Dissipation

power

(micro) kW

Longitudinal 3.49 0 3.49 3.49

Lateral 1.53 0 1.53 1.53

Total 5.03 0 5.03 5.03
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2.4 まとめ

本章では，タイヤの発生力によって散逸するエネルギーを体系的に整理することを目的

に，タイヤの回転軸周りの角速度の増減や旋回抵抗というマクロな観点と，接地面内にお

けるトレッドラバーの変形というミクロな観点の両面からタイヤのすべりに起因した散逸

パワーの整合性を，ブラシモデルを用いて理論的に証明することができた．具体的な知見

は以下である．

(1) 物理現象としては，前後力，横力を発生させながら一定速度を維持するために入力

した機械仕事率は，接地面内のすべり域で全て損失として散逸するものと理解することが

できる．このとき，弾性変形を仮定した粘着域の発生力分のポテンシャルエネルギーもす

べり域で散逸される．

(2)応用上，タイヤの接地面の散逸パワーを計算する際には，接地面内を細かく分割し

て積分する必要はなく，粘着域，すべり域を問わず，タイヤ発生力とすべり速度の積のみ

で簡単に表すことができる．したがって，散逸パワーを評価関数に設定する場合の制御則

に対しては，タイヤの接地面の内部の状態を推定することなく，容易に実装が可能である．
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第 3章

定常円旋回における
消費エネルギーの定式化と実車検証

第 1章で述べたように，車両運動力学は旋回運動を中心とした運動性能を議論するため

に発展し，近年では駆動力配分制御をはじめとするさまざまな車両運動制御の開発に活用

されてきた．本章では，消費エネルギーの予測ができるように車両運動力学を拡張し，さ

らには駆動力配分制御と消費エネルギーの関係性を明らかにすべく，車両運動時の消費エ

ネルギーの定式化と実車による検証を行う．エネルギーの入出力が平衡する状態での検討

が容易となることから，定常円旋回を対象とする．実車検証には，4輪同一のタイヤとイ

ンホイールモータ (40kW)を備えた試作車を用いる．

3.1節では，車両運動力学において一般的に使用される平面運動モデルを応用し，旋回

中の走行抵抗，すなわち旋回抵抗につりあって定常円旋回を維持するために必要な駆動力

を求める．このとき，内外輪の駆動力配分に基づくダイレクトヨーモーメントによって旋

回に必要な駆動力が変化するメカニズムを考慮に入れる．3.2 節では，3.1 節で定式化し

た旋回抵抗から，定常円旋回時の車両の機械仕事率を求める．3.3節では，インホイール

モータ試作車を用いた検証に備え，そのインホイールモータユニットの機械損失と電気損

失を考慮した消費電力を定式化する．3.4節では，実車検証の結果を示す．3.5節では，実

車検証により妥当性を確認した車両の機械仕事率が，前章のタイヤ接地面散逸パワーとど

のような関係にあるか，について考察した結果を述べる．具体的には，Fig. 3.1に示すよ

うに，一般に車両運動モデルは，後述する操舵角やダイレクトヨーモーメントといった入

力に対し，その出力として車両の運動特性を計算するモデルである．本章では新たに，実

車検証で妥当性を確認しながら，破線で囲んだ車両の旋回抵抗，および機械仕事率を追加

する．
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Vehicle Dynamics
model

Steering angle �f , �r

Direct yaw moment Mz

Vehicle velocity V

Yaw rate r (� Cornering radius R)

Lateral acceleration Ay

Vehicle power consumption Pv

Vehicle parameters

Cornering resistance Fcr

Fig.3.1: Vehicle dynamics model

3.1 定常円旋回時の走行抵抗の定式化

Fig.3.2に示す線形二輪モデルを用いて，定常円旋回中の走行抵抗を定式化する．車両

の重心位置を原点，車両の前後方向に x軸，直交する横方向に y 軸を取り，運動する車両

に固定した座標系を用いる．定式化の過程では，タイヤの実舵角が重要である．そこで，

前後輪の両方舵角を考える．本研究では，前輪操舵車両を扱うが，実際にはサスペンショ

ンのコンプライアンス [95, 96]によって後輪も転舵されることも想定する．Fig.3.2では，

車両が旋回半径 R の軌跡を，車速 V，前後速度 u（ = V cosβ），横速度 v（ = V sinβ）

，車両鉛直軸周りの角速度であるヨーレート r，車両の前後方向に対する進行方向のな

す角度，すなわち車体スリップ角 β，前輪操舵角 δf，後輪操舵角 δr で旋回しているとし

ている．前後輪の横力 Fyf，Fyr が各輪で発生し，内外輪の駆動力差によるダイレクト

ヨーモーメントMz が車両重心周りに作用している．４輪の総駆動力，タイヤの転がり抵

抗 [76]，車体の空気抵抗 [97]をそれぞれ，Fx，Frr，Far と表せば，車両の運動方程式は

次式で表すことができる．なお，本研究では，駆動力は x軸前向きを正とし，抵抗は x軸

後向きを正とする．

m (u̇− vr) = Fx − Frr − Far − 2Fyf sin δf − 2Fyr sin δr

≈ Fx − Frr − Far − 2Fyfδf − 2Fyrδr
(3.1)

m (v̇ + ur) = 2Fyf cos δf + 2Fyr cos δr

≈ 2Fyf + 2Fyr

(3.2)

Iz ṙ = 2lfFyf cos δf − 2lrFyr cos δr +Mz

≈ 2lfFyf − 2lrFyr +Mz

(3.3)
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Fig.3.2: Bicycle model to formulate cornering resisitance

ここで, mは車両質量, Iz は重心周りのヨー慣性モーメント，lf，lr はそれぞれ重心から

前，後軸間の距離である． 転がり抵抗と空気抵抗は次式で表す．

Frr = RRC ·mg (3.4)

Far = ρACDV 2/2 (3.5)

ここで，RRC は転がり抵抗係数，g は重力加速度，ρ は空気密度，A は前面投影面積，

CD は空気抵抗係数である．これらの係数は一定とみなし，転がり抵抗は車両質量に，空

気抵抗は車速の二乗に比例するものとする．定常円旋回中には，u̇ = 0, v̇ = 0, ṙ = 0とみ

なせるので，式 (3.1)，(3.2)，(3.3)は次式で表すことができる．

Fx = Frr + Far + 2Fyfδf + 2Fyrδr −mAyβ (3.6)

mAy = 2Fyf + 2Fyr (3.7)

Mz = −2lfFyf + 2lrFyr (3.8)

ここで，Ay(= V · r = V 2/R)は横加速度である．式 (3.7)を式 (3.6)に代入することで，

４輪の総駆動力は次式で表すことができる．

Fx = Frr + Far + 2Fyf (δf − β) + 2Fyr (δr − β) (3.9)

本研究では，タイヤの転がり抵抗，空気抵抗を除いた残りの抵抗成分を旋回抵抗と定義

し，次式で表す．
Fcr ≡ 2Fyf (δf − β) + 2Fyr (δr − β) (3.10)
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式 (3.10)から，旋回抵抗は，車両の進行方向，すなわち車体スリップ角に対して，前後輪

の横力を射影した力と解釈することができる．しかしながら，この形のままでは，旋回条

件，ダイレクトヨーモーメント，また車両諸元との関係性が分かりにくい．そこで，Fig.

3.3に示すように，タイヤのスリップ角 αに対するタイヤの横力 Ff を線形化することで，

旋回抵抗と各種変数を紐づけながら物理的に解釈しやすいように再表現を試みる．タイヤ

横力の線形化とは，原点における勾配をコーナリングスティフネスと定義し，それとス

リップ角に比例して横力が発生するものとして近似することである．すなわち，前後輪の

横力 Fyf , Fyr は，前後輪のタイヤスリップ角 αf , αr，コーナリングスティフネスKf ,Kr

によって次式で表される．
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Fig.3.3: Linearization of lateral force (contact length : 0.10m, contact width : 0.18m,

lateral stiffness : 1.12×108N/m3, vertical load : 5000N, road friction coefficient : 1.0)

Fyf = −Kfαf (3.11)

Fyr = −Krαr (3.12)

ここで，前後輪のタイヤスリップ角 αf , αr は，前後輪の位置における前後速度と横速度

の比として次式で表される．

αf ≈ V β + lfr

V
− δf

= β +
lfr

V
− δf

(3.13)
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αr ≈ V β − lrr

V
− δr

= β − lrr

V
− δr

(3.14)

式 (3.11)，(3.12)，(3.13)，(3.14)を式 (3.7)，(3.8)に代入すれば，前後輪の舵角差とダイ

レクトヨーモーメントの関係は次式で表すことができる．

δf − δr =

(
1− m

2l2
lfKf − lrKr

KfKr
V 2

)
l

R
− Kf +Kr

2lKfKr
Mz (3.15)

その結果として定まる，車体スリップ角も式 (3.11)，(3.12)を式 (3.7)，(3.8)に代入によ

り，次式で求められる．

β =
1

1− m

2l2
lfKf − lrKr

KfKr
V 2[(

1− m

2l

lfV
2

lrKr

)
lr
l
δf +

(
1 +

m

2l

lrV
2

lfKf

)
lf
l
δr −

mV 2 + 2 (lfKf − lrKr)

4l2KfKr
Mz

]
(3.16)

式 (3.7)，(3.8)，(3.11)，(3.12)，(3.15)，(3.16)を用いれば式 (3.10)は次式で表すことが

できる．

Fcr =

(
l2r
Kf

+
l2f
Kr

)
(mAy)

2

2l2
−
[
1

R
+

(
lr
Kf

− lf
Kr

)
mAy

l2

]
Mz +

(
1

Kf
+

1

Kr

)
M2

z

2l2

(3.17)

上式から，旋回抵抗はダイレクトヨーモーメントの二次式となることが示された．ダイレ

クトヨーモーメントの一次の項より，正のヨーモーメントを加えれば，旋回抵抗が減少す

ることがわかる．また，前後輪の舵角の項がなくなったことで，旋回抵抗は操舵機構に依

らないことがわかる．旋回抵抗のより具体的な性質については，車両の機械仕事率と比較

するために，次節で述べる．

3.2 定常円旋回時の機械仕事率の定式化

車両の機械仕事率 Pv は，各輪（ j = 1：左前輪，2：右前輪，3：左後輪，4：右後輪）

の駆動トルクを τj，角速度を ωj とすれば，各輪の機械仕事率の総和として次式となる．

Pv =
4∑

j=1

τjωj (3.18)



36 第 3章 定常円旋回における消費エネルギーの定式化と実車検証

4輪で総駆動力 Fx を発生しつつ，前後輪で均等に内外輪の駆動力差をつけて，ダイレク

トヨーモーメントMz を発生させるとすると，各駆動トルクは次式となる．

τj =


rt

(
Fx

4
− Mz

2t

)
≡ rtFxi (j = 1, 3)

rt

(
Fx

4
+

Mz

2t

)
≡ rtFxo (j = 2, 4)

(3.19)

rt はタイヤ半径，tはトレッド（左右輪のタイヤ中心の幅）である．また，Fxi，Fxo はそ

れぞれ内外輪の制駆動力である．角速度の導出には前後スリップ率の影響を考慮する．そ

こで，旋回抵抗と同様に，Fig. 3.4に示すように，スリップ率 sに対する制駆動力，すな

わちタイヤの前後力を線形化する．タイヤ前後力の線形化とは，原点における勾配をドラ

イビングスティフネスと定義し，それとスリップ率に比例して前後力が発生するものとし

て近似することである．その結果，各輪のスリップ率 sj は次式で表される．
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Fig.3.4: Linearization of longitudinal force (contact length : 0.10m, contact width :

0.18m, lateral stiffness : 1.12×108N/m3, vertical load : 5000N, road friction coefficient

: 1.0)

sj = − Fxj

Kxj

=
Vj − rtωj

Vj

(3.20)

ここで，Kxj はスリップ率に対する前後力を示すドライビングスティフネス，Vj は各輪

のタイヤ位置における車速である．式 (3.20) からスリップ率を考慮した各輪の角速度と
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タイヤ位置における車速はそれぞれ次式となる．

ωj = (1− sj)
Vj

rt
(3.21)

Vj =


V − t

2
r ≡ Vi (j = 1, 3)

V +
t

2
r ≡ Vo (j = 2, 4)

(3.22)

Vi，Vo はそれぞれ内外輪の車速である．式 (3.21)，(3.22)から各輪の角速度は次式で表

すことができる．

ωj =


(1− si)

Vi

rt
(j = 1, 3)

(1− so)
Vo

rt
(j = 2, 4)

(3.23)

ここで，si，soはそれぞれ内外輪のスリップ率である．式 (3.18)に式 (3.9)，(3.19)，(3.23)

を代入すると，機械仕事率は次式となる．

Pv = FrrV + FarV +

(
Fcr +

Mz

R

)
V − 2 (siFxiVi + soFxoVo)

≡ Prr + Par + Psy + Psx

(3.24)

ここで，式 (3.24)の第一式の各項から順に，Prr，Par，Psy，Psx を定義した．Prr，Par

はそれぞれ直進する場合でも必要な転がり抵抗，空気抵抗による仕事率である．Psy は旋

回抵抗による仕事率である．Psx は前後力を発生させるためのスリップ率による仕事率で

ある．スリップ率と前後力は異符号であるため，常に正となる．式 (3.17) の旋回抵抗を

代入すると次式となる．

Psy =

(
Fcr +

Mz

R

)
V

=

[(
l2r
Kf

+
l2f
Kr

)
(mAy)

2

2l2
−
(

lr
Kf

− lf
Kr

)
mAy

l2
Mz +

(
1

Kf
+

1

Kr

)
M2

z

2l2

]
V

(3.25)

式 (3.17)の旋回抵抗，および式 (3.25)の旋回抵抗による仕事率をみると，共通点として，

第一項から旋回抵抗は横加速度とともに大きくなり，またタイヤのコーナリングスティフ

ネスが高いほど小さくなることがわかる．第三項はダイレクトヨーモーメントが大きいと

きに抵抗の増加分として影響があるが，タイヤのコーナリングスティフネスが大きいほど

その増加を抑えることができる．それらに対し，第二項が異なる．旋回抵抗では，旋回半

径が小さいほど，また，前後輪のタイヤのコーナリングスティフネスの差が大きいほど，
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ダイレクトヨーモーメントによる旋回抵抗の低減効果が大きい．仕事率では，旋回半径の

影響が消え，ダイレクトヨーモーメントによる低減効果は前後輪のタイヤのコーナリング

スティフネスの差にのみ依存することになる．これは，式 (3.25)に示されるように，仕事

率を求める際には，見かけ上，並進方向に作用する旋回抵抗には表れない，車両の鉛直軸

周りの仕事率が追加され，それによって式 (3.17) 中の旋回半径の影響が相殺されるため

である．

3.3 内部損失の定式化

3.3.1 減速機の機械損失

検証に用いるインホイールモータユニットでは，モータトルクをカウンタギヤ・遊星歯

車を介して減速し，ホイールに伝えている [45]．したがって，走行抵抗に減速機の機械抵

抗を加えた分がモータトルクになる．ここでは，Fig. 3.5に示すように，各輪のホイール

位置の駆動トルク，角速度といった入力に対し，その出力として機械抵抗やその損失を計

算するモデルを考える．なお，各輪の駆動トルク，角速度は，それぞれ式 (3.19)，(3.23)

で与えられる．

Gear model
Wheel angular velocity �
(� Vehicle velocity V )  

Wheel torque �
(� Driving force Fx) 

Mechaniclal resistance �l

(� Resistance force Fl) 

Mechanical power loss Lm

Gear parameters

Fig.3.5: Gear model

駆動時と回生時の特性を考慮した各輪のモータトルク τmj は，ギヤ比を ig，伝達効率

を ηg，ホイールの駆動トルクを τj とすると次式となる．

τmj =

 τj/igηg (τmj > 0)

ηgτj/ig (τmj < 0)
(3.26)

本研究では伝達効率をベンチ試験から同定し，96％として計算する．ホイール位置での

損失トルク τlj は次式となる．

τlj =

 igτmj − τj =
(
ηg

−1 − 1
)
τj (τmj > 0)

τj − igτmj = (ηg − 1) τj (τmj < 0)
(3.27)
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損失トルクを走行抵抗の一部として駆動力に換算すれば，各輪の機械抵抗 Flj は次式と

なる．

Flj =
τlj
rt

=


(
ηg

−1 − 1
)
Fxj (Fxj > 0)

(ηg − 1)Fxj (Fxj < 0)

(3.28)

また，各輪の機械損失 Lmj は次式となる．

Lmj = τljωj

=


(
ηg

−1 − 1
)
τjωj (τj > 0)

(ηg − 1) τjωj (τj < 0)

(3.29)

式 (3.28)で示される，駆動力に対する機械抵抗を Fig. 3.6に示す．一定速度で走行して

いるときの駆動力 Fx0 を基準として，車両の前後力が変化しないように駆動力 ∆Fx を配

分する．ダイレクトヨーモーメントが小さく，内外輪の駆動力が同符号（∆Fx < Fx0）の

場合，一輪当りの機械抵抗 ∆Fl は増加し得ない．ダイレクトヨーモーメントが大きく，

内外輪の駆動力が異符号（∆Fx > Fx0）になると，一輪当りの機械抵抗 ∆Fl が増加する

ことがわかる．機械損失についても同様のことがいえる．
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3.3.2 モータ・インバータの電気損失

検証に用いるインホイールモータユニットには，モータとして同期モータが用いられて

いる．ここでは，Fig. 3.7 に示すように，各輪のモータ（ホイール）トルク，角速度と

いった入力に対し，その出力としてモータとインバータによる電気損失を計算するモデル

を考える．

Motor model
Wheel angular velocity �

Motor torque �m

(� Wheel torque �) 
Electric power loss Le

Motor parameters

Fig.3.7: Motor model

同期モータの計算には，一般的に，ロータ磁極の磁束方向に d軸，それと電磁気的に直

交する方向にｑ軸を取る，dq軸座標系 [98]を用いる．Fig .3.8a，3.8bに示すように，イ

ンホイールモータに用いられている同期モータの解析モデルを等価回路法により構築し，

必要なパラメータをベンチ試験により同定した．等価回路方程式は次式となる．

idj = iodj + icdj , iqj = ioqj + icqj (3.30)[
vdj
vqj

]
= Ra

[
iodj
ioqj

]
+

(
1 +

Ra

Rc

)[
vodj
voqj

]
(3.31)[

vodj
voqj

]
=

[
0 −ωejLq

ωejLd 0

] [
iodj
ioqj

]
+

[
0

ωejΨa

]
(3.32)

ここで，idj , iqj はそれぞれ d, q軸の電流，iodj , ioqj はそれぞれ d, q軸のステータに流れ

る電流，icdj , icqj はそれぞれ d, q軸の等価鉄損抵抗に流れる電流である．また，vdj , vqj

はそれぞれ d, q軸の電圧，vodj , voqj はそれぞれ d, q軸のステータに発生する逆起電圧で

ある．Ra, Rc はそれぞれ巻線抵抗，等価鉄損抵抗，Ld, Lq はそれぞれ d, q軸のインダク

タンス，Ψa は鎖交磁束である．ωej は電気角速度であり，極対数 Pn，ギヤ比 ig，および

ホイール角速度 ωj と次式の関係にある．

ωej = Pnigωj (3.33)

回路方程式を解いて得た電流値から，次式のようにモータトルク τmj，銅損 LCuj，鉄損

LFej を算出する．
τmj = Pn [Ψaioqj + (Ld − Lq) iodjioqj ] (3.34)
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LCuj = RaIaj
2 = Ra

(
idj

2 + iqj
2
)

(3.35)

LFej =
vodj

2 + voqj
2

Rc
=

ωej
2
[
(Ldiodj +Ψa)

2
+ (Lqioqj)

2
]

Rc
(3.36)

インバータ損失 LInvj は電流ベクトル Iaj に比例する損失として簡易的に扱う．

LInvj = κIaj (3.37)

以上から，電気損失 Lej は次式となる．

Lej = LCuj + LFej + LInvj (3.38)

Fig. 3.9 に 40km/h 相当の回転数における電気損失の計算結果を示す．ここでは実験結

果を併記している．一定速度で走行しているときのモータトルク τm0 を基準として，車両

の前後力が変化しないように∆τm ずつ駆動力を配分すると，一輪当りの電気損失が∆Le

だけ増加する．特に，内外輪の駆動トルクが異符号になると，損失が大きく増加すること

がわかる．
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Fig.3.8: Equivalent circuits of motor
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3.4 実車検証

Table 3.1に示す諸元のインホイールモータ試作車を用いて，走行抵抗，機械仕事率，お

よび消費電力の妥当性を検証した．各輪のタイヤのドライビングスティフネスKxj，コー

ナリングスティフネス Kyj については，接地荷重 Fzj で正規化したドライビングスティ

フネス，コーナリングスティフネスを Cx, Cy を用いて次式で表す．

Kxj = CxFzj (3.39)

Kyj = CyFzj (3.40)

各輪の接地荷重 Fzj は次式で表される．

Fz1 =
mg

2

lr
l
− ρfmAyh

t

Fz2 =
mg

2

lr
l
+

ρfmAyh

t

Fz3 =
mg

2

lf
l
− ρrmAyh

t

Fz4 =
mg

2

lf
l
+

ρrmAyh

t

(3.41)

ρf , ρr はサスペンションの設計によって決まる前後輪の荷重移動配分比，h は重心高，t

はトレッドである．また，線形二輪モデルで近似しているため，前後輪のコーナリングス

ティフネスKf ,Kr は内外輪の平均を用いた．

Kf =
Ky1 +Ky2

2
= Cy

mg

2

lr
l

(3.42)

Kr =
Ky3 +Ky4

2
= Cy

mg

2

lf
l

(3.43)

正確な検証のため，クルーズコントロールにより車速を一定に管理し，一定半径の白線に

沿って走行するように操舵した．路面は µ変化の少ないドライアスファルト路を選び，勾

配の影響をなくすために，評価値は 1周分の平均値を用いた．まず，内外輪の駆動力配分

を行わず，すなわちダイレクトヨーモーメントをゼロとした条件下での検証を行った．車

速は 25, 35, 45, 55km/hとし，旋回横加速度が 0～7m/s2 相当で走行した．次に，駆動

力配分制御時の検証を行った．旋回条件は 15mの旋回半径を 20km/h，60mの旋回半径

を 40km/hで走行し，いずれも 2m/s2 相当の旋回横加速度である．付加するダイレクト

ヨーモーメントを変え，各輪のモータトルク指令値，モータ回転数，インバータ電圧，お

よびインバータ電流を計測した．なお，式 (3.15) で示したように，付加するダイレクト

ヨーモーメントに応じて操舵角は変化する．
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Table 3.1: Vehicle specifications

Specification Unit Value

Vehicle mass kg 2195

Wheelbase m 2.85

Front axle to center of gravity m 1.42

Rear axle to center of gravity m 1.43

Track m 1.55

Load shift distribution - 53:43

Normalized driving stiffness - 28.2

Normalized cornering stiffness - 25.4

Rolling resistance coefficient - 0.013

Air density kg/m3 1.2

Frontal area m2 2.2

Aerodynamic resistance coefficient - 0.28

Motor power kW 40

Max torque at axle Nm 550

3.4.1 非駆動力配分時の走行抵抗の検証

計測したモータトルク指令値からモータ駆動力を求め，その 4輪分の総和により走行抵

抗を評価した．そのため減速機の機械抵抗を含むが，伝達効率 (=96%)を乗じることでそ

の影響を排除した．転がり抵抗や空気抵抗の計算に関わる係数には設計値を用いた．

Fig. 3.10に式 (3.17)にもとづいて，スリップ角に対してタイヤ横力を線形化した計算

結果（破線）と実験結果（プロット）の比較を示す．参考までに，ブラシモデルを用いて

計算した厳密解（実線），旋回抵抗を考慮しない計算結果（一点鎖線）を併記する．空気

抵抗の変化が小さい速度範囲のため，代表速度として 35km/hの空気抵抗での計算結果を

示した．線形解は 4m/s2 まではよく実験結果に一致していることがわかり，その範囲ま

での妥当性を確認することができた．また，実際に横加速度とともに旋回抵抗が増加する

こともわかった．
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3.4.2 駆動力配分時の走行抵抗の検証

前節と同様に，計測したモータトルク指令値からモータ駆動力を求め，その 4輪分の総

和により走行抵抗を評価した．ただし，駆動力配分時には，内外輪の駆動力が異符号にな

ると減速機の機械抵抗が急増することが見込まれる．そのため，減速機の機械抵抗を含む

実験結果と比較することになる．そこで，次式のように減速機の機械抵抗を含む走行抵抗

Fm の計算結果を求めた．同様に，転がり抵抗や空気抵抗の計算に関わる係数には設計値

を用いた．

Fm = Fx +
4∑

j=1

Flj (3.44)

Fig. 3.11a，Fig. 3.11bにそれぞれ旋回半径 15m，60mにおける実験結果と計算結果

の比較を示す．計算結果は式 (3.44) を示す実線と走行抵抗のみを示す破線であり，実線

と破線の差が機械抵抗分である．Fig. 3.11a，Fig. 3.11bともに実験結果と計算結果の傾

向がよく一致していることがわかる．ダイレクトヨーモーメントの増加とともに走行抵抗

は低減するが，図中のおよそ 300Nm以上では内輪が回生し始めることで機械抵抗が増加

する．ここで，重要な点は旋回半径の違いにより旋回抵抗の傾向に差が出ることである．

式 (3.17) に示されるように，ダイレクトヨーモーメントによる低減効果は旋回半径に反

比例する．Fig. 3.11bに比べて Fig. 3.11aでは旋回半径が小さいため，その低減効果は

大きい．そのため，Fig. 3.11aでは内輪が回生して機械抵抗が増加しても，走行抵抗はダ

イレクトヨーモーメントの増加とともに低減する．なお，実際には減速機の伝達効率は回

転数や駆動トルクに依存する．これらの影響を考慮することにより，走行抵抗が増減する

傾向がより滑らかに，かつ精度よく計算できるようになると考えられる．

このように，定式化した走行抵抗の妥当性を確認することができた．
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3.4.3 駆動力配分時の機械仕事率，および消費電力の検証

計測した各輪のモータトルク指令値とモータ回転数から，1 輪分の機械仕事率を計算

し，4輪分の総和により機械仕事率を評価した．また，計測したインバータの電圧と電流

の積から，1 輪分の消費電力を計算し，4 輪分の総和により消費電力を評価した．また，

機械仕事率 Pm，消費電力 Pe の計算値を求めるためにそれぞれ次式を用いた．

Pm = Pv +
4∑

j=1

Lmj (3.45)

Pe = Pv +
4∑

j=1

Lmj+
4∑

j=1

Lej (3.46)

Fig. 3.12a，Fig. 3.12bにそれぞれ旋回半径 15m，60mにおける実験結果と計算結果

の比較を示す．Fig. 3.12a，Fig. 3.12bともに，機械仕事率と消費電力はダイレクトヨー

モーメントに対する傾向は同一で，実験結果と計算結果はよく一致していることがわか

る．旋回抵抗との大きな違いは式 (3.25) に示した旋回抵抗による仕事率である．この仕

事率では旋回半径の影響は消えるため，その違いによってダイレクトヨーモーメントに対

する傾向は変わらない．また，試作車は前後同一のタイヤであるため，式 (3.25) の旋回

抵抗による仕事率はダイレクトヨーモーメントなしで最小となる．しかしながら，図中の

300Nm以下の内輪が回生しない範囲内でのダイレクトヨーモーメントでは，機械仕事率

や消費電力はほぼ一定で大きな増加はみられない．これは，内輪回生時に増加する機械損

失や電気損失に比べると，ダイレクトヨーモーメントによる旋回抵抗や前後スリップによ

る仕事率の変化は小さいことを意味している．したがって，内外輪の駆動力が異符号にな

らない範囲であれば，消費エネルギーの大きな増加なしに駆動力配分制御が可能である．

このように，機械仕事率と消費電力に関して妥当性を確認するとともに，それらの特徴

を把握することができた．
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3.5 タイヤの接地面散逸パワーとの関係に関する考察

式 (3.24) で示された，タイヤに入力された機械仕事率はエネルギー収支上どこに行き

つくのであろうか．これを検討するため，まず旋回抵抗をタイヤのスリップ角で整理する

ことを試みる．式 (3.11)，(3.12)を用いて，式 (3.10)中の変数は以下の式で表すことがで

きる．
Fyf = −Kfαf , Fyr = −Krαr (3.47)

Mz = −2lfFyf + 2lrFyr (3.48)

δf − δr =
l

R
+ (αr − αf ) (3.49)

β =
lr
R

+ αr + δr (3.50)

ここで，αf，αr はそれぞれ前後輪のスリップ角である．式 (3.47)，(3.50)を式 (3.10)に

代入すると，旋回抵抗は次式となる．

Fcr = 2Kfαf
2 + 2Krαr

2 − Mz

R
(3.51)

式 (3.51)の右辺第一項，および第二項は，それぞれ前後のタイヤ局所的な旋回抵抗を表し

ている．第三項はダイレクトヨーモーメントによる低減効果を表している．ここで，同様

に式 (3.51)を式 (3.25)に代入すると，旋回抵抗による仕事率は次式となる．

Psy =
(
2Kfαf

2 + 2Krαr
2
)
V

= −2 (FyfVsyf + FyrVsyr)
(3.52)

Vsyf，Vsyr は前後輪の横すべり速度であり，次式で表す．

Vsyf = V sinαf ≈ V αf (3.53)

Vsyr = V sinαr ≈ V αr (3.54)

一方，前後スリップの仕事率は次式で表すこともできる．

Psx = 2 (FxiVsxi + FxoVsxo) (3.55)

Vsxi，Vsxo は内外輪のスリップ速度であり，次式で表す．

Vsxi = siVi (3.56)

Vsxo = soVo (3.57)
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式 (3.24) からタイヤ転がり抵抗と空気抵抗の仕事率を除いて，車両の機械仕事率を求め

ると，式 (3.52)，(3.55)を用いて次式となる．

Pv =

4∑
j=1

τjωj

= Psx + Psy

= −
4∑

j=1

(FxjVsxj + FyjVsyj)

= −
4∑

j=1

F · V s

(3.58)

これよりタイヤを駆動するための機械仕事率は，横力と前後力とを区別することなく，タ

イヤ発生力とすべり速度の内積により表されることがわかる．これは Fig. 3.13に示すよ

うに，タイヤのスリップにより路面に対してなす仕事率でもあり，最終的に接地面で発生

する熱として散逸すると考えられる．

Slip velocity vector

Tyre force vector

Input power

Dissipation power

F

Fy

Fx

Vsy

VsxVs

Fz
� �

Fig.3.13: Input power to wheel and dissipation power on contact patch
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3.6 まとめ

定常円旋回中の左右駆動力配分制御と消費エネルギーとの関係を明確化することを目的

に，旋回抵抗，機械仕事率，および消費電力を定式化した．そして，インホイールモータ

試作車を用いた実車検証を行い，各式の妥当性を確認した．得られた具体的な知見を以下

に示す．

(1) 車両諸元との関係を見通しよく整理するために，タイヤ横力を線形化した．旋回抵

抗は車両の横加速度の二乗に比例して大きくなるが，タイヤのコーナリングスティフネス

に反比例することがわかった．また，旋回半径が小さいほど，ダイレクトヨーモーメント

による旋回抵抗の低減効果が大きくなるが，消費エネルギー上はその効果が，ダイレクト

ヨーモーメント分の機械仕事率により相殺される．そのため，前後輪のコーナリングス

ティフネスの差がなければ，ダイレクトヨーモーメントによる消費エネルギーの低減効果

は表れない．

(2) 転がり抵抗と空気抵抗を除いた駆動に要する機械仕事率は，最終的にタイヤ接地面

の散逸パワーの総和と一致することがわかった．これによりエネルギー収支の観点から，

定常円旋回の平衡状態を理論的に示した．このエネルギー収支の整合性は，インホイール

モータ車に限らず，ひいては内燃機関車，電気自動車を問わず，成立するものである．

(3) インホイールモータ駆動の制御上の特徴として，内外輪の駆動力が異符号とならな

ければ，ギアの内部損失の増加やモータの電気損失の増加を招かないため，消費電力をほ

ぼ増加させずに駆動力配分制御が可能であることがわかった．
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駆動力配分機構の違いによる
消費エネルギーの比較

これまでに，前章において検証に使用されたインホイールモータ試作車をはじめ，内外

輪の駆動力を配分するためのさまざまな機構が提案されてきた．いずれの機構において

も，所望のダイレクトヨーモーメントを同様に発生させることができれば，飛躍的に向上

する運動性能に大きな違いは見られないが，内外輪の駆動力差を発生させるための損失を

含めた消費エネルギーについては差が生じると考えられる．しかしながら，旋回時やその

最中に駆動力を配分する状況などではその現象の複雑さから，これらの序列を定量的に整

理することができていない．そこで，本章で構築した定常円旋回時の消費エネルギーの定

式化法を活用し，これらの機構の違いを比較する．なお，理論的な比較検討のため，後輪

二輪での駆動を想定し，減速機やドライブシャフトなど搭載機構の違いによって変化する

と思われる駆動系の損失，モータやインバータの電気損失は考慮しない．

4.1 各駆動力配分機構の消費エネルギーの定式化

Fig. 4.1 に示すように，差動制限デフ（LSD：リミテッドスリップデフ，アンチヨー

モーメントのみ発生），制御デフ（増速機構により LSDよりも制御範囲を拡大），ブレー

キ DYC（旋回時に内輪，あるいは外輪にブレーキをかけてダイレクトヨーモーメントを

発生させる仕組み）という代表的な駆動力配分機構を示す．わかりやすさのため，内輪よ

りも外輪の方が駆動力が大きい，正のダイレクトヨーモーメント制御時の図とした．内外

輪に駆動力差によるダイレクトヨーモーメントMz を与えながら，車速 V，旋回半径 R

の定常円旋回を維持するのに必要な機械仕事率 Pv を求めることを考える．
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4.1.1 車両の機械仕事率

旋回中の走行抵抗について述べる．車両の運動が等しければ，駆動形式や内部の機構に

よらず走行抵抗は共通であると考えられる．走行抵抗とつりあう総駆動力 Fx は，転がり

抵抗 Frr と空気抵抗 Far に加えて，旋回抵抗 Fcr の和として次式となる．

Fx = Frr + Far + Fcr (4.1)

ここで，旋回抵抗は前章と同様に次式で表される．

Fcr =

(
l2r
Kf

+
l2f
Kr

)
(mAy)

2

2l2
−
[
1

R
+

(
lr
Kf

− lf
Kr

)
mAy

l2

]
Mz +

(
1

Kf
+

1

Kr

)
M2

z

2l2

(4.2)

ここで，Ay は横加速度，Kf，Kr は前後輪のタイヤのコーナリングスティフネス，また，

l はホイールベース，lf，lr はそれぞれ重心から前，後軸間の距離である．走行抵抗につ

りあいながら，後輪の内外輪の駆動力差でダイレクトヨーモーメントを発生させるとする

と，内外輪の駆動トルク τi，τo はそれぞれ次式となる．

τi = rt

(
Fx

2
− Mz

t

)
≡ rtFxi (4.3)

τo = rt

(
Fx

2
+

Mz

t

)
≡ rtFxo (4.4)

rt はタイヤ半径，tはトレッドで前後等しいとする．Fxi，Fxo はそれぞれ後輪の内外輪の

駆動力である．角速度の導出には前後スリップの影響を考慮する．内外輪のホイールの角

速度 ωi，ωo はそれぞれ次式となる． 内外輪位置の車速 Vi，Vo，およびスリップ率 si, so

の導出は前章と同様である．

ωi = (1 + si)
Vi

rt
(4.5)

ωo = (1 + so)
Vo

rt
(4.6)

最終的に，車両の機械仕事率 Pv は各輪の機械仕事率の総和として，次式のように求める

ことができる．

Pv =
2∑

j=1

τjωj

= FxV +Mzr + (siFxiVi + soFxoVo)

(4.7)
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ここで求めた車両の機械仕事率は，インホイールモータ車における機械仕事率そのものと

等しい．
PIWM = Pv (4.8)

4.1.2 差動制限デフの損失

一般的な車両に搭載されるオープンデフとは異なり，差動制限デフは悪路における走破

性を向上させるために発明された駆動力配分機構である．内輪が浮いてしまうような極端

な限界走行時を除き，デフ内の摩擦により回転数の高い外輪から回転数の低い内輪へ駆動

力が伝達するため，旋回方向とは逆向きのアンチヨーモーメント (Mz < 0)を発生させる

ことができる．１モータ車両のように単一の駆動源の場合の機械仕事率を求めるために

は，前節の車両の仕事率に加えアンチヨーモーメントを発生させるために生じてしまう摩

擦損失を考慮する必要がある．差動制限デフは，駆動源のトルクに応じてヨーモーメント

を発生させるトルク感応式や，内外輪の回転数差に応じてヨーモーメントを発生させる回

転数感応式といった二つの形式に大別されるが，あるヨーモーメントが発生している場合

においては，本質的に両形式の摩擦損失は等価である．ここでは Fig. 4.1aに示す模式図

に従って，摩擦損失 Lf を定式化する．まず，デフケースの差動抵抗トルクを τf と表す

と，内外輪のトルクと駆動源のトルクの関係は次式で与えられる．

τi =
τ

2
+ τf (4.9)

τo =
τ

2
− τf (4.10)

これらと，式 (4.3)，(4.4)を用いて差動抵抗トルクとダイレクトヨーモーメントの関係を

求めると，次式のように表すことができる．

Mz = − t

rt
τf (4.11)

また，内外輪の角速度の平均として，デフケースの角速度 ω は次式で与えられる．

ω =
ωi + ωo

2
(4.12)

結果として，デフケース内の摩擦損失 Lf は，外輪のサイドギアからデフケースへ力が伝

達される際に生ずる摩擦損失とデフケースから内輪のサイドギアへ力が伝達される際に生

ずる摩擦損失とで，次式のように表すことができる．

Lf = τf (ωo − ω) + τf (ω − ωi)

= τf (ωo − ωi)
(4.13)
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最終的に，駆動源のなす機械仕事率は車両の機械仕事率とこの摩擦損失の和として次式の

ように表すことができる．

PLSD = Pv + Lf

= FxV + Fx

(
siVi + soVo

2

) (4.14)

タイヤの前後スリップが小さいと仮定すれば，次式のように簡略化することができる．

PLSD = FxV (4.15)

上式は，他ならぬ，走行抵抗と均衡しながら，車速を維持するために必要な機械仕事率を

意味している．さらに，走行抵抗のうちの旋回抵抗はダイレクトヨーモーメントによって

増減させることが可能であり，与えられたダイレクトヨーモーメントに準じてその機械仕

事率が定まるという性質も意味している．しかしながら，差動制限デフでは負のダイレク

トヨーモーメントしか加えることができず，また一般的な車両では負のダイレクトヨー

モーメントにより旋回抵抗が増加する．結果的に，差動制限デフを用いた駆動力配分では

インホイールモータのそれよりも必要な機械仕事率が増加する．

4.1.3 制御デフの損失

制御デフは差動制限デフの制御範囲を拡大した駆動力配分機構である．具体的には，内

輪を増速させて外輪へのトルク伝達を可能にし，正のダイレクトヨーモーメントを発生さ

せることができる．しかしながら，同様に摩擦現象を介して駆動力を伝達させるために必

ず損失が生じる．Fig. 4.1bにしたがって，本節でも同様に摩擦損失を定式化する．なお，

ここでは正のダイレクトヨーモーメント発生時のみを考える．

内輪から外輪への増速ギア比を ig，クラッチ部における摩擦トルクを τf とすると，内

外輪の駆動トルクと駆動源の駆動トルクの関係は次式で与えられる．

τi =
τ

2
− igτf (4.16)

τo =
τ

2
− τf (4.17)

式 (4.3)，(4.4)を用いて摩擦トルクとダイレクトヨーモーメントの関係を求めると，次式

のように表すことができる．

Mz =
t (1 + ig)

2rt
τf (4.18)

クラッチ部における摩擦損失は，増速された内輪から外輪へトルクが伝達される際に生ず

る摩擦損失 Lf として，次式のように表すことができる．

Lf = τf (igωi − ωo) (4.19)
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最終的に，駆動源のなす機械仕事率は車両の機械仕事率とこの摩擦損失の和として次式の

ように表すことができる．

PAD = Pv + Lf

= Pv +
2r

t (1 + ig)
Mz (igωi − ωo)

(4.20)

上式が示す通り，制御デフにおける機械仕事率はギア比に大きく依存することがわかる．

では，ギア比の取り方によってはインホイールモータの場合よりも機械仕事率を低減でき

る可能性があるのだろうか．ここでギア比の設計という問題について考える．

まず，正のダイレクトヨーモーメントを発生させるためには，増速された内輪側の速度

が外輪よりも上回らなければならない．したがって，次式の条件が必要となる．

igωi > ωo (4.21)

この段階で式 (4.20)の右辺第 2項が正となることがわかり，駆動源がすべき機械仕事率

が摩擦損失によって増加することになる．ここで，簡単のために，タイヤのスリップ率を

無視し，式 (4.5)，(4.6)を用いてさらに式を整理し，旋回半径を Rとして表せば，ギア比

が成立する条件を次式のように得ることができる．

R >

(
ig + 1

ig − 1

)
t

2
(4.22)

Fig. 4.2にギア比と駆動力配分制御が可能な旋回半径の関係を示す．前章と同様にトレッ

ドは 1.55m とした．ギア比を高く取ればより小旋回でも駆動力を配分できるが，逆に 1

付近であれば内外輪の回転数差が少ない大旋回でないと制御することができない．
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4.1.4 ブレーキ制御の損失

ブレーキ制御による駆動力の配分は複雑な機構を必要とせず，最も簡単な方法である．

しかしながら，ダイレクトヨーモーメントを発生させるために内外輪のどちらかにブレー

キをかけた状態で定常円旋回を維持する駆動力を与えることになるため，最も非効率な制

御といえる．本節では，Fig. 4.1cに示す模式図に従って，正のダイレクトヨーモーメン

トを発生させる場合について定式化の過程を示す．ある正のダイレクトヨーモーメントを

発生させるためには内外輪を式 (4.3)，(4.4)のようなトルクにしなければならないという

制約から，内輪のブレーキにおける摩擦トルクは次式となる．

τf = τo − τi (4.23)

摩擦トルクとダイレクトヨーモーメントの関係を求めると，次式のように表すことがで

きる．

Mz =
t

2rt
τf (4.24)

内輪に摩擦トルクが発生することから，そのときの摩擦損失は次式となる．

Lf = τfωi = (τo − τi)ωi (4.25)

最終的に，駆動源のなす機械仕事率は車両の機械仕事率とこの摩擦損失の和として次式の

ように表すことができる．

PBRK = Pv + Lf

= Pv + (τo − τi)ωi

= Pv +
2rtMzωi

t

(4.26)

4.2 各駆動力配分機構の消費エネルギーの比較

旋回半径 15m，60m の軌道をそれぞれ車速 20km/h，40km/h で走行したときの機械

仕事率を計算した．横加速度は 2m/s2 相当である．Table 4.1に示すように，前章と同様

の車両諸元を用いた．また，制御デフのギア比については，旋回半径が 7m相当から制御

可能な 1.2のギア比を選んだ．Fig. 4.3に計算結果を示す．インホイールモータによる駆

動力配分では各輪のモータで内外輪の駆動力を移動させることから，最小の機械仕事率で

済む．差動制限デフ (LSD)については，負のダイレクトヨーモーメントに対してその機

械仕事率を示している．実際には外輪が負のトルクとならない，およそ-300Nmまでしか

ダイレクトヨーモーメントを発生させることができないが，インホイールモータの場合と
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Table 4.1: Vehicle specifications

Specification Unit Value

Vehicle mass kg 2195

Wheelbase m 2.85

Front axle to center of gravity m 1.42

Rear axle to center of gravity m 1.43

Track m 1.55

Gear ratio of active differential - 1.2

の傾向の違いを分かりやすくするために，その延長線上の特性も示した．差動制限デフで

は，摩擦により内外輪の駆動力を移動させるためデフ内部で損失が発生し，結果として，

インホイールモータよりも機械仕事率が増加する．次に，制御デフについては正負のダイ

レクトヨーモーメントの特性を示した．差動制限デフと同様に発生可能なダイレクトヨー

モーメント以上の特性も示している．やはり摩擦による損失が発生するために，最終的に

機械仕事率も増加する．特にギア比を高く取るほどクラッチ部における回転数差が増加す

るため，損失が増加する．したがって，制御範囲を適切に選択することが制御デフを用い

る上での効率的な車両運動制御につながる．最後に，ブレーキ制御による駆動力配分では

必要な仕事率が最も大きくなる．ブレーキが直接，車両の前後力に作用し，余計に駆動力

が必要になるためである．また，これらの傾向は，旋回半径の違いがあっても変わらない

ことがわかった．

以上の計算例で示したように，同一の旋回条件，ダイレクトヨーモーメント制御条件で

の比較が可能となった．また，それにより，各駆動力配分形式の機械仕事率の基本的な性

質を定量的に把握することができるようになった．
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4.3 まとめ

第 3章で構築した旋回抵抗の考え方を応用し，差動制限デフ，制御デフ，ブレーキ制御

の各機構によって駆動力を配分しながら定常円旋回を維持するために原理的に必要となる

機械仕事率を定式化した．このため，同一の旋回条件，ダイレクトヨーモーメント制御条

件での比較が可能となった．本章では，理論的な比較検討のため，後輪二輪での駆動を仮

定し，搭載機構の違いによって変化すると思われる，減速機やドライブシャフトといった

駆動系の損失，モータやインバータの電気損失は考慮していない．得られた具体的な知見

を以下に示す．

(1) 差動制限デフ，制御デフ，ブレーキ制御の各機構による駆動力配分時の消費エネル

ギーは，各機構の損失に車両の機械仕事率，すなわちインホイールモータ車における機械

仕事率を加算する形で表すことができる．

(2) インホイールモータによる駆動力配分と上記の機構による駆動力配分による消費エ

ネルギーを比較した結果，摩擦を介さないインホイールモータ車の消費エネルギーが最も

小さい．差動制限デフは旋回方向とは逆向きに作用する負のダイレクトヨーモーメントし

か発生し得ないこと，制御デフはギア比の設計に依存するため，序列をつけることは難し

いが，差動制限デフ，制御デフが続く．ブレーキ制御による駆動力配分が最も消費エネル

ギーが必要となる．同一条件下で，これらの序列やインホイールモータ車の優位性を定量

的に表すことが可能となった．
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第 5章

旋回加減速時における
消費エネルギー最小化制御

第 3章では，旋回抵抗の基本的な性質を明らかにするために，解析の対象を定常円旋回

に限定してきたが，実際には旋回と加速，または減速が同時に起こる場合が多い．加減速

の状況では，前後の荷重移動（片方のタイヤの荷重が減少した場合，それと同じ荷重だけ

もう片方のタイヤの荷重が増加する）にともなって前後輪のコーナリングスティフネスの

バランスが変化する．ここで，タイヤの接地面散逸パワーの特性について，式 (3.23)を振

り返ると，前後輪のコーナリングスティフネスの差によって，ダイレクトヨーモーメント

による低減効果が生じることが示唆された．

本章では，加減速によって顕在化すると考えられる，ダイレクトヨーモーメントによる

接地面散逸パワーの低減効果に着目する．5.1節では，定常円旋回時の接地面散逸パワー

の定式化方法を旋回加減速時に拡張し，低減効果に関する計算結果を示す．5.2 節では，

接地面散逸パワーを評価関数とした最適化問題を設定し，最適駆動力配分制御の成立条件

について述べる．5.3節では，その最適駆動力配分制御下における車両運動性能について

考察する．5.4節では，実車による走行試験を想定したフルビークルシミュレーションを

実施し，接地面散逸パワーの低減効果とドライバーの操舵動作の違いを検証する．

5.1 準定常円旋回時の接地面散逸パワー特性

旋回加減速の状態では，前後の荷重移動により前後輪のコーナリングスティフネスのバ

ランスが変化する．加減速を伴う運動を簡易的，解析的に取り扱う方法として，ヨーレー

ト・車速変化をゼロとみなした準定常円旋回解析 [99]がある．ごく短い時間においては，

車両の前後加速度が生じても，車速変化は十分小さいとみなすことができる．車速を一定

とみなしつつ，前後の荷重移動に伴うステア特性の変化を反映させた車両運動の性質を捉
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える手法である．実際には，このような走行条件はらせん状の道路を一定速度で旋回する

ような状況に相当する．

準定常円旋回の場合においても同様に式 (3.1) の前後方向の力のつりあいが成り立つ．

車両の前後加速度を Ax と表せば，準定常円旋回における総駆動力 Fd は次式で表すこと

ができる．

Fd = mu̇+ Frr + Far + 2Fyf (δf − β) + 2Fyr (δr − β)

= mAx + Frr + Far + Fcr

(5.1)

結局，慣性項mAx が必要となるだけで，旋回抵抗の定義そのものは変わらないことがわ

かる．したがって，式 (3.16), (3.22) で示された車両全体で消費する仕事率においても，

基本的に慣性項分の仕事率 Pacc が加わることになる．

Pv =
4∑

j=1

τjωj

= FdV +Mzr +
4∑

j=1

(−sjVjFxj)

= mAxV + FrrV + FarV +

4∑
j=1

(−sjVjFxj) + (FcrV +Mzr)

≡ Pacc + Prr + Par + Psx + Psy

(5.2)

以上より，準定常円旋回でも旋回抵抗とそれによって散逸するエネルギーの基本的なメカ

ニズムは変わらない．ただし，前後加速度により変化する前後輪の接地荷重の影響を受け

て，その散逸パワー特性が変化する．ここで，式 (3.23)を見直すと，ダイレクトヨーモー

メントによって接地面の散逸パワーを最小化できる可能性がある．

Psy =

[(
l2r
Kf

+
l2f
Kr

)
(mAy)

2

2l2
−
(

lr
Kf

− lf
Kr

)
mAy

l2
Mz +

(
1

Kf
+

1

Kr

)
M2

z

2l2

]
V

(5.3)

すなわち，上式において，右辺第 2項はダイレクトヨーモーメントによる低減効果を表す

が，その係数を λとして次のように整理する．

λ =

(
lr
Kf

− lf
Kr

)
∝
(

1

Cf

(
Fzf0

Fzf

)
− 1

Cr

(
Fzr0

Fzr

))
(5.4)

ここで，Kf ,Kr はいずれも前後輪のコーナリングスティフネスであり，荷重で正規化し

たコーナリングスティフネスを Cf , Cr，接地荷重を Fzf , Fzr とすれば，次式で表される．

Kf = Cf · Fzf

2
(5.5)
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Kr = Cr ·
Fzr

2
(5.6)

また，lf , lr はいずれも重心から前後輪までの距離であり，前後輪の荷重移動がない静止

時，あるいは定常走行時の接地荷重を Fzf0, Fzr0 とすれば，次式で表される．

lf =
Fzf0

mg
l (5.7)

lr =
Fzr0

mg
l (5.8)

したがって，式 (5.4)を得る．ここで，一般的な車両として，前後輪同一のタイヤを装着

していることを想定すると，次式が成り立つ．

Cf = Cr (5.9)

このとき，前後輪で荷重移動の変化がない，すなわち，Fzf = Fzf0, Fzr = Fzr0 であれば，

λがゼロとなり，ダイレクトヨーモーメントによる低減効果は得られない．しかし，加速

時には前輪から後輪へ荷重が移動するため，Fzf < Fzf0, Fzr > Fzr0 となり，λが正値と

なる．このときには，正のダイレクトヨーモーメント，すなわち旋回方向と同じ方向に作

用するダイレクトヨーモーメントを与えることによって，タイヤの接地面散逸パワーを低

減できることになる．また，減速時にはこれとは逆に，λが負値となる．このときには，

負のダイレクトヨーモーメント，すなわち旋回方向と逆向きに作用するダイレクトヨー

モーメントを与えることによって，タイヤの接地面散逸パワーを低減できることになる．

ここで，具体的にダイレクトヨーモーメントと接地面散逸パワーの関係を調べるため，

各輪の接地荷重 Fzj の変化を考慮した計算を行う．まず，各輪の接地荷重 Fzj は次式で

表される．

Fz1 =
Fzf

2
− ρfmAyh

tf
− mAxh

2l

Fz2 =
Fzf

2
+

ρfmAyh

tf
− mAxh

2l

Fz3 =
Fzr

2
− ρrmAyh

tr
+

mAxh

2l

Fz4 =
Fzr

2
+

ρrmAyh

tr
+

mAxh

2l

(5.10)

ここで，ρf , ρr は，サスペンションの設計によって決まる前後輪の荷重移動配分比，hは

重心高，tf , tr は前後のトレッドである．タイヤの発生力特性としては，以下の 3つのパ

ターンを想定する．

(1)スリップ角，スリップ率に対して線形，かつ荷重に対して線形．
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(2)スリップ角，スリップ率に対して飽和あり，かつ前後力と横力の相互作用によりタ

イヤ発生力が低下するコンバインド特性を有するが，荷重に対しては線形．

(3)スリップ角，スリップ率に対して飽和あり，かつコンバインド特性を有し，荷重に

対して非線形．

飽和とコンバインド特性については，2章で扱ったブラシモデルを用いる．各輪のタイ

ヤのドライビングスティフネス Kxj，コーナリングスティフネス Kyj については，次式

を用いて，線形・非線形特性を与える．

Kxj = Cx [1− ε (Fzj − Fzn)]Fzj (5.11)

Kyj = Cy [1− ε (Fzj − Fzn)]Fzj (5.12)

ε はタイヤの荷重非線形係数，Fzn はタイヤ特性を計測するための標準規定荷重である．

εがゼロのとき，ドライビングスティフネス，コーナリングスティフネスともに荷重に対

して線形な特性となる．計算に使用する諸元を Table 5.1に示す．式 (5.12)をもとに，タ

イヤの荷重非線形性の有無に応じたコーナリングスティフネスの特性を Fig. 5.1に示す．

荷重非線形がある場合には，接地荷重が増加するとともに，コーナリングスティフネスの

増加率が減少する特性になる．その結果，標準規定荷重 Fzn を中心に，荷重移動が発生し

たとすると，荷重が減少したタイヤのコーナリングスティフネスは，荷重非線形性がない

タイヤと比べて高くなる．片や，荷重が増加したタイヤのコーナリングスティフネスは，

より低くなる．結果として，荷重移動が起こらない場合の規定荷重におけるコーナリング

スティフネス Kyn に比べて，荷重移動が起きた場合の平均のコーナリングスティフネス

Kyn
′ は低下する．なお，荷重非線形性がないタイヤの場合，荷重移動が起こっても，平

均コーナリングスティフネスは Kyn と等しい．また，荷重非線形性によって，荷重が減

少したタイヤと増加したタイヤのコーナリングスティフネスの差が小さくなる．これによ

り，タイヤ力特性に起因して，加速時に旋回するために必要な操舵角が大きくなるアン

ダーステア，減速時に必要な操舵角が小さくなるオーバーステアといった，車両のステア

特性の変化が抑制される．



5.1 準定常円旋回時の接地面散逸パワー特性 67

Table 5.1: Vehicle specifications

Specification Unit Value

Vehicle mass kg 2195

Wheelbase m 2.85

Front axle to center of gravity m 1.42

Rear axle to center of gravity m 1.43

Track m 1.55

Load shift distribution - 53:43

Rolling resistance coefficient - 0.013

Normalized driving stiffness - 28.2

Normalized cornering stiffness - 25.4

Nominal load of tyre N 5000

Load non-linear parameter - 0.0001

Air density kg/m3 1.2

Frontal area m2 2.2

Aerodynamic resistance coefficient - 0.28
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Fig.5.1: Cornering stiffness with load non-linerity
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Fig. 5.2に 2m/s2 加速時のダイレクトヨーモーメントと接地面散逸パワーの 4輪和と

の関係を示す．いずれも旋回横加速度は 2m/s2 である．また，定常円旋回時との比較を

併記した．定常円旋回時と比較すると，まず，旋回加速時には接地面散逸パワーが全体的

に増加する．これは，加速に必要な駆動力によって各輪のタイヤスリップ率が底上げされ

るために増加するものとして説明することができる．つぎに，散逸パワーの極小値が正の

ダイレクトヨーモーメント方向に移動している．これは，加速によるアンダーステアを打

ち消す方向に作用する正のダイレクトヨーモーメントによって散逸パワーが最小化できる

ことを意味している．最小化が可能な理由は，前後荷重移動に起因したステア特性の変化

によるものである．旋回方向と同じ方向に作用するダイレクトヨーモーメントが，荷重が

減少した前輪のすべりを抑制し，接地面の散逸パワーを最小化する．その効果はおよそ

2%である．Fig. 5.3に 2m/s2 減速時のダイレクトヨーモーメントと接地面散逸パワーの

関係を示す．定常円旋回時と比較すると，同様に，減速に必要な駆動力によって，接地面

散逸パワーが全体的に増加する．また，加速時とは反対に，散逸パワーの極小値が負のダ

イレクトヨーモーメント方向に移動している．これは，減速によるオーバーステアを打ち

消す方向に作用する負のダイレクトヨーモーメントによって散逸パワーが最小化できるこ

とを意味している．荷重が減少した後輪のすべりを抑制することで，接地面の散逸パワー

を最小化している．

Fig. 5.2, 5.3にはブラシモデルを用いて飽和・コンバインド特性を考慮した結果を併記

している．コンバインドスリップによってタイヤのスティフネスが低下するために散逸パ

ワーが増加するが，最適ダイレクトヨーモーメントをはじめ，全体の傾向が線形モデルの

場合に対して大きく変わることはない．さらに，荷重非線形性を考慮した場合，Fig. 5.1

に示したように，ドライビングスティフネス，コーナリングスティフネスの 4 輪のタイ

ヤでの平均値がともに低下するため，全体的に散逸パワーが増加する．異なる点として

は，荷重非線形性によって，荷重移動にともなうステア特性の変化が緩慢となるため，最

適ダイレクトヨーモーメントが減少することがわかった．タイヤの荷重非線形性係数が

0.0001という値のもとでは，おおよそ半減することがわかった．
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Fig. 5.4に横加速度が 2m/s2 で旋回しているときの，前後加速度に対する最適ダイレ

クトヨーモーメントを示す．前後加速度は一般的な運転の範囲である．まず，(1)のタイ

ヤ力を線形化した場合と (2)のブラシモデルで飽和の影響を考慮した場合とでは大きな差

は見られない．(3)のブラシモデルで飽和の影響，かつ荷重非線形性を考慮した場合には，

傾きが小さくなった．これは荷重移動による影響がタイヤ自身の荷重非線形性によって，

小さくなったと考えられる．いずれの場合でも，荷重線形性・非線形性の違いで大きく傾

向が変わることなく，前後加速度に比例して最適ダイレクトヨーモーメントが増加する．
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また，Fig. 5.5に各旋回条件で散逸パワーが最小になる最適ダイレクトヨーモーメント

の等高線図を示す．ここでは，タイヤの荷重非線形性はないものとして計算した．ダイレ

クトヨーモーメントの符号は旋回方向と同じであれば正，逆であれば負として定義してい

る．前後・横方向とも加速度が発生しない場合はダイレクトヨーモーメントを必要としな

いが，それらが連成して生じる場合には所望のダイレクトヨーモーメントによって，接地

面の散逸パワーを最小化することが可能となる．
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Fig.5.5: Optimum direct yaw moment contour map (without load non-linearity)



72 第 5章 旋回加減速時における消費エネルギー最小化制御

接地面の散逸パワー特性は車両諸元にも大きく依存する．その影響を調べるため，前

後・横加速度がともに 2m/s2 の旋回加速の条件下で代表的な諸元を± 10%変化させたと

きの最小散逸パワーとそのときの最適ダイレクトヨーモーメントを Fig. 5.6にまとめた．

同様に，タイヤの荷重非線形性はないものとして計算した．Fig. 5.6aの散逸パワーでは，

まずタイヤ特性はすべりに直接的に影響するため，ドライビングスティフネス，コーナリ

ングスティフネスの増加によって，最小散逸パワーを低減することができる．つぎに，ト

レッド，ホイールベース，重心高については変化がない．この結果はタイヤの荷重非線形

性を考慮していないことに起因しているが，運動時に必要最小なエネルギーは変わらない

ことを意味している．荷重移動量が増えてしまうような車両諸元で駆動力を均等に配分す

る場合，荷重が減少したタイヤのすべりの増加に伴って散逸パワーが増加する．しかし，

さまざまな設計上の制約の中で不利な諸元になったとしても，ダイレクトヨーモーメント

によって最小エネルギーでの旋回を取り戻すことが可能になる．一方，Fig. 5.6bにはそ

の最小散逸パワーを満たす最適ダイレクトヨーモーメントを示している．トレッド，ホ

イールベース，タイヤ特性については，諸元が変化しても，ほぼ同じダイレクトヨーモー

メントにより最小化できる．ただし，前後・左右の両方の荷重移動量に影響する重心高に

ついてのみ，最適ダイレクトヨーモーメントが変化することがわかった．
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5.2 最適駆動力配分制御の成立条件

加減速を伴う旋回時には，前後の荷重移動に伴うステア特性の変化に起因して，ダイレ

クトヨーモーメントによって接地面の散逸パワーを最小化できることがわかった．本節で

はタイヤがどのようなすべり状態にあるかを考察するため，タイヤ接地面散逸パワーの 4

輪和を評価関数 J とした最適化問題を設定する．基本的な性質を理解するために，タイ

ヤ発生力は線形な特性として扱い，各輪の路面 µは一定とする．

拘束条件：
−Kx1s1 −Kx2s2 −Kx3s3 −Kx4s4 = Fx (5.13)

−Ky1α1 −Ky2α2 −Ky3α3 −Ky4α4 = Fy (5.14)

評価関数：

J = −
4∑

j=1

F · V s

=
(
Kx1s1

2 +Ky1α1
2
)
V1 +

(
Kx2s2

2 +Ky2α2
2
)
V2

+
(
Kx3s3

2 +Ky3α3
2
)
V3 +

(
Kx4s4

2 +Ky4α4
2
)
V4

(5.15)

また先ほどと同様，sはスリップ率，αはスリップ角，添え字 j の数字は各輪のタイヤ位

置（ j = 1：左前輪，2：右前輪，3：左後輪，4：右後輪）を表す．本章ではこの評価関

数を最小化することを考える．簡略化のため，慣性項は定常の走行抵抗に比べて十分大き

く，走行抵抗による前後加速度の影響は考えないとしている．ここで，Moore-Penroseの

擬似逆行列 [100]を利用した最小ノルム解を得るために，次式のようにタイヤのすべり状

態について定義したベクトル q に対して変数変換を行う．

q =
(
s1 s2 s3 s4 α1 α2 α3 α4

)T
(5.16)

p =
(
p1 p2 p3 p4 p5 p6 p7 p8

)T
= diag

( √
Kx1V1

√
Kx2V2

√
Kx3V3

√
Kx4V4√

Ky1V1

√
Ky2V2

√
Ky3V3

√
Ky4V4

)
· q

(5.17)

式 (5.16), (5.17)により，式 (5.13), (5.14), (5.15)の最適化問題は以下のように再定義さ

れる．拘束条件： √
Kx1

V1

√
Kx2

V2

√
Kx3

V3

√
Kx4

V4
0 0 0 0

0 0 0 0
√

Ky1

V1

√
Ky2

V2

√
Ky3

V3

√
Ky4

V4

·p =

(
Fx

Fy

)
(5.18)
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評価関数：

J = ∥p∥2 =

8∑
j=1

pj
2 (5.19)

したがって，式 (5.18) を満たしつつ，式 (5.19) を最小にする p は次式で表すことがで

きる．

p = −

 √
Kx1

V1

√
Kx2

V2

√
Kx3

V3

√
Kx4

V4
0 0 0 0

0 0 0 0
√

Ky1

V1

√
Ky2

V2

√
Ky3

V3

√
Ky4

V4

+

·
(

Fx

Fy

)
(5.20)

ここで，右辺係数行列の添え字である＋は擬似逆行列であることを示す．最終的に式

(5.19)を最小にする q は次式で表すことができる．

q =
(
s1 s2 s3 s4 α1 α2 α3 α4

)T
= −

(
Fx

dV1

Fx

dV2

Fx

dV3

Fx

dV4

Fy

aV1

Fy

aV2

Fy

aV3

Fy

aV4

)T (5.21)

ここで，パラメータ a, dは次式のように表す．

a =
4∑

j=1

Kyj

Vj
=

 4∑
j=1

Fzj

Vj

Cy (5.22)

d =
4∑

j=1

Kxj

Vj
=

 4∑
j=1

Fzj

Vj

Cx (5.23)

式 (5.21) から同一輪のスリップ率とスリップ角を抽出すれば，最適なタイヤすべり状態

ssj は次式のように表すことができる．

ssj =
(
sj αj

)T
=

(
− Fx

dVj
− Fy

aVj

)T

Cx (5.24)

式 (5.24)より，各輪の最適な状態は各輪のタイヤ位置での速度に依存することがわかる．

ここで，その速度を乗ずることにより，新たに式 (5.24)は次式のように整理することがで

きる．

V sj =
(
Vjsj Vjαj

)T
=

(
−Fx

d
−Fy

a

)T

(5.25)

式 (5.25) の左辺は前後，横のすべり速度から構成されたすべり速度ベクトルである．右

辺は各輪によらず一様となっている．したがって，接地面の散逸パワーを最小化させるに

は各輪のすべり速度ベクトルを均等化させることが条件となる．
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5.3 最適駆動力配分制御とその車両運動性能

消費エネルギーという観点からは，各輪のすべり速度ベクトルを均等化させる駆動力配

分が有効であることを示した．本節ではすべり速度ベクトルが均等化された状態とそのと

きの運動性能との関係を調べる．そこで，式 (5.25) を満たすために発生すべきダイレク

トヨーモーメントと各輪のすべり状態を二輪モデルとして近似可能な領域で導出する．す

なわち旋回半径を無限大に近づけて内外輪の回転数差を無視することができる領域を想定

する．このとき，各輪のタイヤ位置における速度は車速と一致するとみなせる．

V1 = V2 = V3 = V4 = V (5.26)

したがって，各輪のタイヤのすべり状態は次式で表すことができる．

ssj =
(
sj αj

)T
=

(
− Fx

dV
− Fy

aV

)T

Cx (5.27)

各輪の駆動力は式 (5.27)のスリップ率で表すことができる．

Fxj = −Kxjsj =

(
Fx

Fz

)
Fzj (5.28)

したがって，接地荷重に応じた駆動力を配分することになる．最終的に散逸パワーを最小

化するためのダイレクトヨーモーメントは次式のようになる．

Mz =
tf
2
(−Fx1 + Fx2) +

tr
2
(−Fx3 + Fx4)

= mgh
Ax

g

Ay

g

(5.29)

式 (5.29) で得たダイレクトヨーモーメントには，加減速にともなうヨーモーメント変化

を互いに打ち消し合う作用があり，前後の荷重移動が生じても安定したステア特性を実現

することができる [10]．横力は式 (5.27)のスリップ角から求めることができる．

Fyj = −Kyjαj =

(
Fy

Fz

)
Fzj (5.30)

このとき，路面摩擦係数 µ が一定であると仮定すれば，各輪の µ 利用率 γj は式 (5.28),

(5.30)を用いることで，次式のように表すことができる．

γj =

√
Fxj

2 + Fyj
2

µFzj
=

√
Ax

2 +Ay
2

µg
(5.31)

各輪のタイヤ位置を表す添え字の j が消えて，各輪によらず一定の µ 利用率となる．す

なわち，各輪の µ利用率の均等化も実現できている．式 (5.28), (5.30)に示されているよ
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うに，各輪の前後力，横力が接地荷重に比例しているためである．一例として，Fig. 5.7

に，散逸パワーを最小化するためのダイレクトヨーモーメントを印加した際の各輪の µ利

用率の計算結果を示す．各輪の円の大きさは発生可能なタイヤ力 (= µFzj)を示す，摩擦

円の大きさを示している．左前輪の µ利用率が低減し，右後輪のそれが増加するため，全

体の µ利用率が均等化されている．

したがって，タイヤ接地面の散逸パワー，すなわちエネルギー消費を最小化するダイレ

クトヨーモーメント制御は安定性の向上を図る従来の制御法を内包するということがわ

かった．

Tyre work load

0.37

0.30 0.26

0.30 0.30

0.30 0.30

0.30

Without proposed control With proposed control

Tyre work load

�

Fig.5.7: Comparison of tyre work load (2 m/s2 accelerating while 2 m/s2 left turning

at 80 km/h)
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5.4 フルビークルシミュレーションによる検証

Fig. 5.8に示すフルビークルシミュレーションにより提案手法の効果を検証する．フル

ビークルシミュレーションモデルでは，これまで定常・準定常解析で扱ってきたヨー・横

運動に加えて，車体のピッチ・ロール運動も含めた 6自由度のダイナミクスが計算可能で

ある．したがって，過渡的な接地荷重変化を考慮した，実際の車両により近い効果検証が

可能である．タイヤモデルにはMagic Formula [93,94]を用いた．操舵は前方注視ドライ

バモデル [82]により模擬する．制御構造を Fig. 5.9に示す．提案手法の制御ブロックに

は，ドライバーからの前後駆動力目標値と車両モデルからの前後・横加速度，車速，ヨー

レートを入力とし，それに応じて 4輪のホイール駆動トルク（ j = 1：左前輪，2：右前

輪，3：左後輪，4：右後輪）を出力する．Fig. 5.10において，一例として旋回半径 250m

の軌道を車速 50km/hから 80km/hまで 2m/s2 で加速する際の消費エネルギーを比較し

た．図中の赤線が制御時の操舵角を示している．加速時に操舵角が増加するアンダーステ

アを抑制しつつ，接地面散逸パワーが 2%程度低減されており，Fig. 5.2の準定常解析の

結果にほぼ一致する．実車を想定した計算においても，エネルギー消費と運動性能の両面

で提案手法の効果を確認した．

Fig.5.8: Full vehicle simulation environment
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Fig.5.10: Full vehicle simulation result (accelerating while turning)
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5.5 まとめ

加減速を伴うような旋回条件において，タイヤの接地面散逸パワーを駆動力配分制御に

よって低減できる可能性が考えられる．その省エネルギーの効果を見出すために，第 3章

で述べた定常円旋回の旋回抵抗の考え方を準定常円旋回へ拡張した．そして，ダイレクト

ヨーモーメントに対する接地面散逸パワー特性を計算した．さらに，そのダイレクトヨー

モーメントによる運動性能への影響を調べるために，接地面の散逸パワーを評価関数とし

た最適化問題を設定し，解析的な検討を行った．その結果，得られた知見は以下である．

なお，これらの知見は第 3章と同様，内燃機関車，電気自動車を問わず，普遍的に成立す

るものである．

(1) 車両の加減速にともなう前後の荷重移動によって，前後輪のタイヤ力特性のバラン

スが変化し，車両のステア特性が変化する．そのため，前後輪の横力のバランスを変える

ことで，荷重が減少したタイヤのすべりを抑制可能なダイレクトヨーモーメントにより，

接地面の散逸パワーを最小化することができる．その量は 2m/s2 で旋回加減速する条件

下において，およそ 2%程度である．タイヤの荷重非線形性がある場合には，荷重移動の

影響が減少するため，最適ダイレクトヨーモーメントが減少する．荷重非線形性の有無に

よらず，加速度が大きくなるほど最適ダイレクトヨーモーメントが大きくなる．

(2) 散逸パワー最小状態の物理的意味を解釈するために，タイヤ特性を線形化し，各輪

の路面 µが一定という条件の下で，接地面の散逸パワーを評価関数とした最適化問題を設

定し，タイヤすべり状態を解析的に導出した．その結果，すべり速度ベクトルを均等化さ

せることによって散逸パワーの最小化を実現できることを見出した．

(3) 内外輪の車速の差が無視できる走行条件において，提案制御，すなわち 4輪の接地

面散逸パワーの総和を最小化する制御による最適ダイレクトヨーモーメントは，車両の前

後加速度と横加速度の積で表される．これは，(1)で示した知見を理論的に説明するもの

である．さらに提案制御には，旋回加減速時のステア特性を安定化する制御と 4輪の µ利

用率を均等化する制御を内包する性質があることがわかった．したがって，自動車の安全

性に関わる車両運動制御と省エネルギーが両立することを見出した．
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自動車の運動性能と省エネルギーの両立がより一層求められてくる中で，本研究では，

旋回時に作用する走行抵抗から要求される駆動のエネルギーとタイヤの接地面で消費・散

逸されるエネルギーの関係を体系的に整理し，さらに，それを用いて運動性能を飛躍的に

向上させる駆動力配分制御を効率よく行うための駆動力配分機構を見出すとともに，タイ

ヤの発生力にともなって必要な消費エネルギーを低減するための駆動力配分制御手法を提

案して，車両運動性能と省エネルギーの両立という課題に対するそれらの有用性や物理的

な意味を示すことを目的とした．

本研究で得られた具体的な知見を以下にまとめる．

第 2章では，第 3章以降の基盤となる，タイヤ発生力時のエネルギー散逸メカニズムに

ついて述べた．前後力によるスリップ率に起因したホイール回転数の増減，横力によるス

リップ角に起因した旋回抵抗というマクロな観点における散逸エネルギーに対して，接地

面内におけるトレッドラバーの変形というミクロな観点における散逸エネルギーが整合す

ることを，ブラシモデルを用いて理論的に証明した．従来までに提案されてきたさまざま

な消費エネルギーや発熱量の計算方法を体系的に整理することができた．このことから，

タイヤの発生力にともなう，接地面の散逸エネルギーを計算する際には，接地面内を細か

く分割して積分する必要はなく，粘着域，すべり域を区別せずに，タイヤ発生力とすべり

速度の積のみで簡単に表すことができることを示した．したがって，接地面の内部の状態

を詳細に推定する必要がなく，制御実装が容易となる．

第 3章では，第 2章で述べたタイヤのエネルギー散逸メカニズムを車両へ拡張した．実

験検証が容易な定常円旋回において，左右駆動力配分制御と消費エネルギーとの関係を明

確化することを目的に，旋回抵抗，機械仕事率，および消費電力を定式化するとともに，

インホイールモータ試作車を用いた実車検証を行い，各式の妥当性を確認した．駆動に要

する機械仕事率は，第 2章で述べた，タイヤ接地面の散逸パワーの総和と一致することが

わかり，定常円旋回のエネルギー平衡状態を理論的に示した．このエネルギー収支の整合
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性は，インホイールモータに限らず，ひいては内燃機関車，電気自動車を問わず，成立す

るものである．また，インホイールモータ駆動の制御上の特徴として，内外輪の駆動力が

異符号とならなければ，消費電力をほぼ増加させずに制御可能であることを示した．

第 4章では，検証に用いたインホイールモータに加えて，駆動力配分を実現するために

提案されてきた各種機構（差動制限デフ，制御デフ，ブレーキ制御）の消費エネルギー上

の得失を比較することに取り組んだ．第 3章で構築した旋回抵抗の考え方を応用すること

で，走行抵抗と各機構ごとの内部損失を連成して扱うことができた．その結果，摩擦を介

さないインホイールモータの優位性を定量的に示すことができた．

第 5章では，加減速を伴うような旋回条件において，タイヤの接地面散逸パワーを駆動

力配分制御によって低減するために，第 3章で述べた定常円旋回の旋回抵抗の考え方を準

定常円旋回へ拡張した．タイヤと路面の µが一定とした場合，接地面散逸パワーを最小化

する駆動力配分制御は，ステア特性の安定化と µ 利用率の 4 輪の均等化を実現する制御

を内包することがわかった．この知見は，第 3章と同様，内燃機関車，電気自動車を問わ

ず，普遍的に成立するものである．

最後に，自動車の運動性能と省エネルギーの両立に関して，取り組むべき研究課題につ

いて述べる．これまでに車両運動制御は，機構面，構造面の工夫だけでは簡単に到達し得

ない車両運動性能を実現し，その性能を上乗せする役割を担ってきた．近年，環境面や安

全面から電気自動車や自動運転車の導入が社会的に期待されている．今後，モータトルク

の高応答化，高精度化，またセンシング性能の向上と相まって，車両運動制御がより実装

しやすい構成となることに加え，従来までの自動車とは異なる扱われ方や設計思想が求め

られていく．したがって，これまでに提案されてきた車両運動制御を一つの設計要素とし

た上での車両の機能・性能の再配分やそれに向けての新たな機構・構造の提案が，より高

い次元での自動車の運動性能と省エネルギーの要素両立に向けての今後の研究課題と考

える．
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付録 A 座標系の定義

本論文で使用する座標系を定義する．タイヤ，車両ともに ISO 8855 [101]に準拠した

座標系（右手系）を考える．Fig.A.1にタイヤの座標系を示す．タイヤの接地面の中心に

原点を取る．タイヤの転動面の方向に x軸，接地面上で x軸に直交する方向に y 軸，接

地面の法線方向，すなわち x軸と y軸に直交する方向に z 軸を取る．x軸に対してタイヤ

の進行方向とのなす角をスリップ角，z 軸に対して，転動面とのなす角をキャンバー角と

する．タイヤが路面から受ける x軸方向力を前後力，y 軸方向の力を横力，z 軸方向の力

を接地荷重とする．

Ground
plane

Camber
angle

Vertical direction z

Fig.A.1: Coordinate system of tyre
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Fig.A.2 に車両の座標系を示す．車両の重心位置を原点に取る．車両の前後方向に x

軸，横方向に y 軸，それらと直交する方向に z 軸を取る．それぞれの軸周りの運動を，

ロール，ピッチ，ヨーと定義する．x軸に対して車両の進行方向のなす角を車体スリップ

角とする．

Vertical direction z

Lateral direction y

Ground
plane

Pitch
Roll

Yaw

Fig.A.2: Coordinate system of vehicle
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付録 B 旋回抵抗の厳密解

3.4.1 非駆動力配分時の走行抵抗の検証において，線形解とともに示した厳密解につい

て説明する．Fig.B.3に示すように，車両の重心位置を原点，車両の前後方向に x軸，直交

する横方向に y 軸を取り，運動する車両に固定した座標系とする．線形二輪モデルと同様

に，前後輪の舵角を考える．車両が車速 V，前後速度 u(= V cosβ)，横速度 v(= V sinβ)，

車両鉛直軸周りの角速度であるヨーレート r，車両の前後方向に対する進行方向のなす角

度，すなわち車体スリップ角 β，前輪操舵角 δf，後輪操舵角 δr で旋回しているとする．

このとき，車両の運動方程式は次式で表すことができる（ j = 1：左前輪，2：右前輪，3：

左後輪，4：右後輪）．なお，ここに示されていない変数は本文中に記されている．

m(u̇− vr) = (Fx1 −RRC1 · Fz1) cos δf − Fy1 sin δf

+ (Fx2 −RRC2 · Fz2) cos δf − Fy2 sin δf

+ (Fx3 −RRC3 · Fz3) cos δr − Fy3 sin δr

+ (Fx4 −RRC4 · Fz4) cos δr − Fy4 sin δr

− ρACdV
2

2

(B.1)

m(v̇ + ur) = (Fx1 −RRC1 · Fz1) sin δf − Fy1 cos δf

+ (Fx2 −RRC2 · Fz2) sin δf − Fy2 cos δf

+ (Fx3 −RRC3 · Fz3) sin δr − Fy3 cos δr

+ (Fx4 −RRC4 · Fz4) sin δr − Fy4 cos δr

(B.2)

Iz ṙ = lf [(Fx1 −RRC1 · Fz1) sin δf − Fy1 cos δf

+ (Fx2 −RRC2 · Fz2) sin δf − Fy2 cos δf ]

− lr[(Fx3 −RRC3 · Fz3) sin δr − Fy3 cos δr

+ (Fx4 −RRC4 · Fz4) sin δr − Fy4 cos δr]

− tf
2
[(Fx1 −RRC1 · Fz1) cos δf − Fy1 sin δf ]

+
tf
2
[(Fx2 −RRC2 · Fz2) cos δf − Fy2 sin δf ]

− tr
2
[(Fx3 −RRC3 · Fz3) cos δr − Fy3 sin δr]

+
tr
2
[(Fx4 −RRC4 · Fz4) cos δr − Fy4 sin δr]

(B.3)
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ここで，転がり抵抗係数 RRC は一定値とみなすことが多いが，ここではタイヤ横力の依

存性 [76]を考慮する．

RRCj = RRC

√
1 +

(
Fyj

Fzj

)2

(B.4)

さらに，定常円旋回中には，u̇ = 0, v̇ = 0, ṙ = 0とみなせる．タイヤ発生力 Fxj , Fyj は本

文中のブラシモデルを用いる．また，駆動力を配分しないことから，次式を用いる．

Fx1 = Fx2 = Fx3 = Fx4 (B.5)

これらの非線形連立方程式を解くことで得た，次式の 4輪の総駆動力を旋回中の走行抵抗

の厳密解として算出した．

Fcr =
4∑

j=1

Fxj (B.6)

Fy4 lf

lr
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V

�f

x
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tr

tf

�f
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Fx3

v
u

Fx2

Fig.B.3: Cornering resistance model


