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第 1章 緒論

1.1 背景と目的

交通安全白書 (1)によると，2007年の日本における交通事故発生件数は83万2,454件で，

これによる死者数は 5,744人，負傷者数は 103万 4,445人である（死傷者数は 104万 189

人）．前年と比べると，死者数は 608人（9.6％）の減少，発生件数は 5万 4,410件（6.1

％）の減少，負傷者数は 6万 3,754人（5.8％）の減少であった（死傷者数は 6万 4,362人

（5.8％）減少）．交通事故による死者数は７年連続で減少し，1953年（死者数 5,544人）

以来 54年ぶりに５千人台となった． 2004年に過去最悪を記録した事故発生件数（95万

2,191人）及び負傷者数（118万 3,120人）は３年連続で減少した.しかしながら，負傷者

数は９年連続で 100万人を超えるなど，依然として憂慮すべき交通情勢にある．2007年

中の交通死亡事故発生件数を車種別にみると，連結車両に関連する事故の割合が多く，こ

れだけで全体の約３割を占めている．普通乗用車のような小型車両に比べ，連結車両の構

造は複雑であり，非常に操縦の難しい車両である．連結車両が何らかの原因で操縦不安定

になったとき，特に大型車両の操縦に不慣れな操縦者には安定化が難しく，事故の発生に

つながる可能性がある．このような理由も一因となり，連結車両に関連する事故の割合が

多くなっているものと考えられる．今後，交通物流の効率化と多様化により，大型トレー

ラやレジャー用キャンピングカーなど連結車両の需要が増加することが予想される．この

ため，連結車両の交通事故防止対策が急務となっている．

連結車両の操縦安定性を向上することができれば，操縦者の操縦ミスによる操縦不安定

な状況の発生を抑えることができる．そして，操縦不安定状況の発生が軽減されれば，事

故の発生がかなり抑制されるものと期待される．この背景の下，連結車両の操縦安定性向

上を目指し，まず，連結車両の操縦安定解析が行われた
(2)−(7)

．これらの研究により，中

高速走行時に連結車両の操縦安定性が低下することが示された．連結車両は，一般道を中

速で走行し高速道路を高速走行する．すなわち，中高速走行時の操縦安定性の改善を急ぐ

必要性がある.

中高速走行時に連結車両の操縦安定性を改善するため，数多くの操縦安定化手法が提案

された (8)−(13)．しかし，これらの手法では，貨物の積み下ろしによるトレーラの重量変

化等の車両の未知パラメータ変化や未知路面変化が考慮されていなという問題があった．

未知な車両パラメータ変化や未知路面変化の影響を受け，連結車両の操縦性能は大きく変

化する．例えば，貨物を満載した場合と貨物を載せない場合とを比較したとき，連結車両

の操縦性能は大きく異なる．また，路面凍結や水溜りなどによりタイヤのコーナリング剛

性が低下したとき，乾いた路面を走行する場合と比べ，連結車両の操縦性能は激変する．
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操縦性能が大きく変化したとき，変化に適応するために操縦者にかなりの負荷がかかる．

過度な負荷は疲労の原因となる．もし，操縦性能変化に操縦者が適応できない場合には，

事故が発生することになる．例えば，車両パラメータの変化により，牽引車とトレーラと

の内輪差が大きく変化した場合を考えてみよう．この場合，操縦者がこの変化に気づかな

ければ，変化前までは衝突することなく避けられた障害物を避けることができないという

現象が起きることになる．

高速道路走行時において，操縦者の操縦ミスによる操縦不安定な状況の発生を防ぐ手法

として AHS (Automated Highway Systen)技術がある．この技術は，人間を操縦から解放

し，自動で車両を車線に沿って走行させる車線追従技術である．車両が自動で車線走行す

ることにより，操縦者の操縦ミスによる操縦不安定化を防ぐことができる．近年，小型車

両に対して種々の自動操舵による車線追従制御手法が提案され (14)−(23)，各国で実証実験

も行われた．しかし，連結車両に対しては，自動操舵による車線追従制御手法が十分に検

討されていない状況であり，まだ，未知な車両パラメータ変化や未知路面変化が存在する

場合に対する検討も不十分である．

高速道路での連結車両の自動操舵による車線追従を実現すれば，高速道路での連結車両

に関連した交通事故が激減することになる．さらに，高速道路での交通渋滞も緩和できる

という利点もある．2007年に公表された資料 (24)において，日本の交通渋滞による経済

的損失は年間 12兆円となることが示されている．自動操舵による車線追従制御手法はこ

の経済損失を軽減できる有効な方法の一つでもある．

パラメータの大きな変動に強い制御手法の一つに適応制御手法がある (25)−(31)．本研究

では，この適応制御法を利用して，未知な車両パラメータ変化や未知路面変化が存在する

場合に操縦者の操縦ミスによる操縦不安定な状況の発生を防ぐ手法の開発を目的とする．

適応制御手法を用いる場合，制御したい状態の数と入力の数が同数である必要がある．

連結車両の操縦安定性を改善するためには，牽引車の横方向速度・ヨーレートならびに牽

引車とトレーラとの連結角を制御しなければならない．また，連結車両を目標車線に性能

良く追従させる場合にも連結車両と目標車線との間の三つの状態を制御しなければなら

ない．すなわち，適応制御を用いて連結車両を思い通りに制御するには三つの独立した入

力が必要となる．しかしながら，実際の連結車両において操縦安定化に利用できる制御入

力は牽引車両の前輪操舵の一つだけである．この問題を解決するために，最近盛んに研究

が行われている自動車のステアバイワイア技術 (32)−(34)を利用することを考える．ステア

バイワイア技術により，近い将来，牽引車前輪だけではなく牽引車後輪ならびにトレーラ

輪操舵が簡単に実現できるようになると予想される．そこで，三つの独立した車輪操舵を

入力と考え，適応操縦安定化制御法ならびに適応車線追従制御手法を開発した．開発した

手法の特徴を以下の節に示す．
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1.2 従来の研究と本研究の特色

1.21連結車両の適応操縦安定化制御

近年，車両の未知パラメータ変化や未知路面変化が存在しても性能の良い操縦安定性

を実現するために，ロバスト操縦安定化制御手法が提案された
(35)−(37)

．文献 (35)～(37)で

は，牽引車前輪操舵とヨーモーメントの二つの制御入力を用いている．しかし，三つの状

態を二つの入力を用いて制御するより，三つの独立した入力を用いて制御した方がより性

能の良い操縦安定化制御の実現が期待される．加えて，文献 (35)～(38)で提案されている

手法では，牽引車ならびにトレーラの重量・慣性・重心位置ならびにトレーラ長の正確な

情報が必要となるという問題がある．文献 (38)では，パッシブ車両を理想モデルとして，

三つの独立した入力 (牽引車の前後輪操舵ならびにトレーラ輪操舵)を用いたモデル追従

制御手法が提案されている．しかしながら，利用しているパッシブ車両において，牽引車

両とトレーラとの間に内輪差が存在する場合には，この内輪差を無くすのは不可能であ

る．さらに，文献 (38)では，すべての車両パラメータの正確な情報が必要となるという

問題がある．重心位置とトレーラ長に未知変動が存在する場合，文献 (35)～(38)で提案さ

れたコントローラを用いた連結車両では，牽引車両とトレーラとの間に大きな内輪差が生

じる危険性がある．最悪の場合，閉ループ系が不安定となる可能性もある．

本研究では，トレーラの重量・慣性・重心位置ならびにトレーラ長にも未知変動が存在

する場合に対し，牽引車の前後輪操舵ならびにトレーラ輪操舵を用いた強いロバスト性を

持つ適応操縦安定化手法を開発する．まず，新しい理想連結車両モデルの設計法を提案す

る．この理想車両モデルには，牽引車両とトレーラとの間に内輪差が生じないという特徴

がある．つぎに，実際の連結車両の状態をモデルの状態に追従させるための適応操舵コン

トローラを設計することになる．しかし，車輪操舵入力から連結車両の出力 (牽引車の横

方向速度，ヨーレート，ならびに連結角)までの伝達特性の高周波ゲイン行列は正定行列

にならないため，従来の適応制御手法を用いて安定な適応操舵コントローラを設計する

ことが難しいという問題があった．この問題を解決するため，近年開発された多入出力系

の適応コントローラの設計法 (39),(40)を利用した適応操舵コントローラを開発した．文献

(39)，(40)では，高周波ゲイン行列において主座小行列の符号のみが既知かつ零でない多

入出力系の適応コントローラの設計法が提案されており，高周波ゲイン行列が正定行列で

ある必要は無い．開発した適応操舵コントローラを用いた連結車両においてはタイヤの

コーナリング剛性だけでなくトレーラの重量・慣性・重心位置ならびにトレーラ長に未知

変動が存在したとしても，実際の連結車両と理想連結車両との追従性能にほとんど変化が

無いという特徴を持っている．
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1.22連結車両の適応車線追従制御

近年，既存の高速道路において安全に，かつ，より多くの車両を走行させるため，連結

車両に対して牽引車の前輪操舵のみを用いた車線追従手法が種々提案された (41)−(50). 文

献 (41)は，目標車線の曲率が既知な場合の手法である．文献 (42)～(50)では，目標車線の

曲率を未知外乱として，車線追従手法が考察されている．目標車線の曲率を未知外乱と考

えた場合，この外乱の影響によりトレーラと目標車線との間に定常偏差が生じてしまう．

連結車両を目標車線に性能良く追従させるには，まず，目標車線と牽引車との間の相対

横変位ならびに相対ヨー角をすばやく零としなければならない．さらに，相対横変位と相

対ヨー角が零となったときに，トレーラが目標車線に接するように牽引車とトレーラとの

連結角を制御する必要がある．しかしながら，これら三つの状態を一つの車輪操舵のみを

用いて性能良く制御するのは非常に困難である．しかしながら，牽引車前輪，牽引車後輪

ならびにトレーラ輪操舵の三つの独立した車輪操舵を用いることにより，連結車両の目標

車線追従性能を格段に改善できる可能性がある．このことを実現するため，文献 (51)に

おいて，三つの独立した車輪操舵を用いた連結車両の目標車線追従制御法が提案された．

この手法では，タイヤのコーナリング剛性のみが未知である．このため，トレーラの重量

や重心位置等の正確な情報を事前に取得する必要がある．加えて，文献 (42)～(50)の手法

と同様に，目標車線の曲率を未知外乱として考えているため，目標車線と連結車両との間

に定常偏差が生じるという問題もある．車線追従性能を改善するために，高ゲインフィー

バック制御を行った場合，定常偏差は小さくなるが，各車輪の初期操舵角が大きくなって

しまう．

文献 (41)～(51)の手法では，車速が一定であると仮定されるか，あるいは，ある定数速

度近傍で線形化された車両モデルに基づいて車線追従コントローラが開発されている．こ

のため，文献 (41)～(51)で開発されたコントローラを用いた連結車両において，車速があ

る一定の速度から別の一定速度へ大きく変化する場合には所期の制御性能は達成されな

い．最悪の場合，操縦不安定となり事故が発生する危険性もある．さらに，これらの手法

では，牽引車横方向速度の計測が必要となるという問題も存在する．進行方向速度に比

べ，横方向速度は非常に遅く，この速度を精度良く計測できる計測器は存在していない．

本論文では，牽引車の前後輪操舵ならびにトレーラ輪操舵を用いて，タイヤのコーナリ

ング剛性ならびに車両重量・慣性，重心位置に未知変動が存在する場合に対し強いロバス

ト性能を持つ適応車線追従操舵法を提案する．まず，目標車線と連結車両の間に定常偏差

が生じる問題を解決するために，目標車線の未知曲率を推定する方法を提案する．この推

定値を用いることにより，目標車線と連結車両との間に定常偏差が生じない車線追従操舵

法を開発できる．つぎに，牽引車横方向速度の計測信号を用いない適応車線追従操舵を開
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発しやすくするために，新しい連結車両の運動方程式表現を提案する．この新しい運動方

程式表現に基づき，最小次元オブザーバ設計法の考え方を用いて，適応操舵コントローラ

を開発した．提案した手法を用いた連結車両において，タイヤのコーナリング剛性ならび

に車両重量・慣性，重心位置に未知変動が存在したとしても，定常偏差なしで連結車両を

目標車線に追従できるという特徴がある．

1.3 本論文の構成

前節で述べたように，本論文では，連結車両の操縦安定性を改善するための適応操縦安

定化手法と適応車線追従操舵手法を提案する．本論文は 5章より構成され，第 1章は緒論

であり，本文は第 2章から始まる．

第 2章では，本論文で用いる連結車両の運動方程式を示す．まず，前輪操舵のみを用い

たパッシブ連結車両方程式を示す．数値シミュレーションを用いて，車両パラメータの未

知変動が存在する場合のパッシブ連結車両の挙動を示す．そして，未知車両パラメータ変

動によって，パッシブ連結車両の操縦安定性が悪化する場合が存在することを示す．つぎ

に，ステアバイワイヤ化を見込んで，すべての車輪が操舵できる連結車両の運動方程式を

示す．

第 3章では，車両パラメータに未知変動が存在する場合に対し，牽引車の前後輪操舵な

らびにトレーラ輪操舵を用いた強いロバスト性を持つ適応操縦安定化手法を提案する．連

結車両のような多入出システムに対して適応制御手法を応用するには，車輪操舵入力から

連結車両の出力 (牽引車の横方向速度，ヨーレイト，ならびに連結角)までの伝達特性の高

周波ゲイン行列のすべての主座小行列式が零ではなく，その符号が不変かつ既知である必

要がある．まず，車両パラメータの未知変動が存在する連結車両において，既知行列を用

いて連結車両の出力を線形変換した新しい出力を用いたとき，車輪操舵入力から新しい出

力までの伝達特性の高周波ゲイン行列が上記の条件を満足することを示す．つぎに，操縦

者の指令操舵角に対する理想的な牽引車の横方向速度，ヨーレイト，ならびに連結角を決

定するため，理想連結車両モデルの設計法を提案する．そして，連結車両を設計された理

想連結車両モデルに追従させる適応操舵コントローラを設計し，その有効性を数値シミュ

レーションを用いて検証する．

第 4章では，三つの独立した車輪操舵 (牽引車の前後輪操舵,トレーラ輪操舵)を用いた

適応車線追従操舵法を提案する．まず，牽引車横方向速度の信号を用いないための連結車

両の新しい運動方程式表現を示す．つぎに，目標車線と連結車両の定常偏差問題を解決す

るために開発した目標車線の曲率推定法を示す．そして，この推定された曲率を利用して

目標車線と連結車両との間の相対横変位と相対ヨー角が零となったときにトレーラが目標
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車線に接する理想連結角を推定する．最後に，相対横変位，相対ヨー角が零に収束し，連

結角が理想連結角に収束する適応操舵法を開発し，その有効性を数値シミュレーションを

用いて検証する．

最後に第 5章で結論を述べる．
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主な記号

P ：注目点

C.G. ：重心

h ：注目点 P から牽引車重心までの距離

ρ ：目標車線の曲率

vx ：牽引車の前進速度

δf , δr, δt ：牽引車前輪舵角，牽引車後輪舵角とトレーラ輪舵角

ap ：注目点 P の横加速度

vp, vc ：注目点 P と牽引車重心における牽引車の横方向速度

yr ：注目点 P と目標車線の間の相対横変位

ε1, ε2 ：牽引車ヨー角とトレーラヨー角

γ ：連結角

ε̇1, ε̇2 ：牽引車ヨーレートとトレーラヨーレート

γ̇ :連結ヨーレート (γ̇ = ε̇1 − ε̇2)

εd ：目標車線のヨー角

εr ：牽引車と目標車線の間の相対ヨー角 (εr = ε1 − εd)

γd ：理想連結角

γr ：相対連結角 (γr = γ − γd)

m1,m2 ：牽引車とトレーラの質量

Jz1,Jz2 ：牽引車とトレーラの慣性モーメント

cf , cr, ct ：牽引車前輪，牽引車後輪とトレーラ輪のコーナリングパワー

ℓf ：注目点 P から牽引車前輪車軸までの距離

ℓr ：注目点 P から牽引車後輪車軸までの距離

ℓt ：トレーラの長さ

dp ：注目点から連結点までの距離

d1 ：牽引車重心から連結点までの距離 (d1 = dp + h)

d2 ：トレーラ重心から連結点までの距離

In ：n × n単位行列

0n ：n × n零行列

diag[ ] ：対角行列

s ：ラプラス演算子

L[•], L−1[•]：ラプラス変換とラプラス逆変換
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第 2章 連結車両の運動方程式

2.1 パッシブ連結車両の運動方程式

本節では，前輪操舵のみを用いたパッシブ連結車両の操縦安定性を検証するための連結

車両の運動方程式を示す．操縦安定性に関する平面運動は横運動，ヨーイング運動と連結

点運動である．

図 2.1に示す 2輪連結車両モデルを用いて連結車両の運動方程式を導出する．図 2.2に

連結車両平面運動の力つりあいを示している．図 2.2において，vxtはトレーラの前進速

度，Sf , Sr, Stは牽引車前後輪とトレーラ輪のコーナリングフォース，Syと S
′
yは連結点

で発生する横力である．図 2.1と図 2.2より，中高速走行時の連結車両平面運動に関する

運動方程式は以下の式で与えられる (6),(42),(52)．牽引車の横運動とヨーイング運動：

m1(v̇c(t) + vx(t)ε̇1(t)) = Sf (t) + Sr(t) − Sy(t) (2.1.1)

Jz1ε̈1(t) = (ℓf − h)Sf (t) − (ℓr + h)Sr(t) + d1Sy(t) (2.1.2)

トレーラの横運動とヨーイング運動：

m2(v̇ct(t) + vxt(t)ε̇2(t)) = St(t) + S
′

y(t) (2.1.3)

Jz2ε̈2(t) = d2S
′

y(t) − (ℓt − d2)St(t) (2.1.4)

ここで，牽引車前後輪とトレーラ輪のコーナリングフォースは次式で与えられる (6),(42),(54)．

Sf (t) = cf

(
δf −

vc(t) + (ℓf − h)ε̇1(t)

vx(t)

)
(2.1.5)

Sr(t) = −cr
vc(t) + (ℓr + h)ε̇1(t)

vx(t)
(2.1.6)

St(t) = −ct
vct(t) + (ℓt − d2)ε̇2(t)

vxt(t)
(2.1.7)

中高速走行の連結車両においては，連結角 γ(t)が微小となるので，以下の近似式が成

り立つ．
vxt(t) = vx cos(γ(t)) ≈ vx(t), S

′
y = Sy cos(γ(t)) ≈ Sy

vct ≈ vx(t)γ(t) + vc(t) − (d1 + d2)ε̇1(t) + d2γ̇(t)

}
(2.1.8)

式 (2.1.1)∼(2.1.4)において連結点で発生する未知横力を消去して式 (2.1.5)∼(2.1.7)を代

入すると，次の運動方程式が導かれる (6),(42),(54)．なお，d3は d3 = d1 + d2，Jz3は Jz3 =

Jz1 + Jz2である．

Mcq̇c(t) = −vx(t)McabT qc(t) −
1

vx(t)
HpT KHT

pT qc(t) + HpT K(aδf (t) − cγ(t))

qc(t) = [vc(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T

 (2.1.9)
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Table2.1 Nominal values of parameters

m1 1180 kg Jz1 1570 kgm2

ℓf 1.2 m ℓr 1.3 m

dp 2 m h 0 m

d2 2 m

cf 24400 N/rad cr 34600 N/rad

m2 490 kg Jz2 390 kgm2

ℓt 2.1 m ct 34600 N/rad

だたし，
a = [1, 0, 0]T , b = [0, 1, 0]T , c = [0, 0, 1]T

K = diag[cr, cf , ct], HpT = (T−1)T Hp

}
(2.1.10)

Mc =

 m1 + m2 −m2d3 m2d2

−m2d3 Jz3 + m2d
2
3 −Jz2 − m2d2d3

m2d2 −Jz2 − m2d2d3 Jz2 + m2d
2
2

 (2.1.11)

Hp =

 1 1 1

ℓf −ℓr −(dp + ℓt)

0 0 ℓt

 , T =

 1 h 0

0 1 0

0 0 1

 (2.1.12)

式 (2.1.11)において，Mcは正定行列，Kは正定対角行列である．式 (2.1.9)は牽引車重心

の横方向速度 vc(t)，牽引車のヨーレート ε̇1(t)と連結ヨーレート γ̇(t)を用いて表現されて

いる．一般に，運動方程式 (2.1.9)に基づいて種々のコントローラが設計される．しかし，

牽引車の重心位置に未知変動が存在する場合，牽引車の重心における速度を用いてコント

ローラを開発することは困難である．この問題を解決するため，設計者が定める注目点P

を導入し，注目点 P における速度を用いて連結車両を表現する．牽引車重心における速

度と注目点 P における速度において，

qc = Tqp, qp = [vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T (2.1.13)

の関係が成り立つことを用いれば，注目点P における速度 qp(t)を用いたパッシブ連結車

両の運動方程式は次式で与えられる．

Mpq̇p(t) = −vx(t)abT Mpqp(t) −
1

vx(t)
HpKHT

p qp(t) + HpK(aδf (t) − cγ(t)) (2.1.14)

上式において，行列MpはMp = T T McT となり，正定行列である．式 (2.1.14)に示して

いるパッシブ連結車両では，操舵入力は牽引車前輪舵角 δf (t)である．

10
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2.2 パッシブ連結車両の操縦安定性

本節では，数値シミュレーションを用いて，未知車両パラメータ変動により，パッシブ

連結車両の操縦安定性が悪化する場合が存在することを示す．シミュレーションで用いた

連結車両のノミナルパラメータ値 (47)を表 2.1に示す．高速道路での走行を想定して，車

速は vx(t) = 100Km/hとした．シミュレーションで用いた牽引車前輪舵角は図 2.3に示

す．図 2.3において，Manuver1は約 3mの車線変更用の舵角であり，Manuver2は半径

約 300mの定常円旋回の舵角である．車両パラメータは以下の Case1∼Case5のように変

化させた．

Case1:車両パラメータはノミナル値である.

Case2:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2

Case3:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2, cf = 24400 × 0.7N/rad,

cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

Case4:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2, d2 = 2 + 2.7m, ℓt = 2.1 + 3m

Case5:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2, d2 = 2 + 2.4m, ℓt = 2.1 + 3m,

cf = 24400 × 0.7N/rad, cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

図 2.4(a)∼(c)に，牽引車前輪舵角を図 2.3のManuver1(約 3mの車線変更)で与えた場

合の注目点 P 横方向速度 vp(t)，牽引車ヨーレート ε̇1(t)と連結角 γ(t)の応答を示してい

る．図 2.4(a)∼(c)に示すように，車両パラメータに未知変動が存在する場合，パッシブ連

結車両の応答に大きな振動が起きることがわかる．図 2.4(d)にトレーラ輪の軌跡を示し

ている．図 2.4(d)に示すように，パッシブ連結車両では車両パラメータの変化に対し車

11
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輪軌跡が変動し，Case3の場合には不安定となる．図 2.5に，牽引車前輪舵角を図 2.3の

Manuver1(約 3mの車線変更)で与えた場合のパッシブ連結車両の牽引車とトレーラ挙動

を示している．長い実線は牽引車，短い実線はトレーラ，白い円は連結点である．破線は

牽引車前輪とトレーラ輪の軌跡である．図 2.5に示すように，パッシブ連結車両では車両

パラメータの変化に対しトレーラの振れが大きくなるとがわかる．高速道路の交通状況を

考慮すれば，事故が発生する可能性が高いと考えられる．

図 2.6(a)に，牽引車前輪舵角を図 2.3のManuver2(半径約 300mの定常円旋回)で与え

た場合のトレーラ輪の軌跡を示している．図2.6(a)のCase 5の車輪軌跡では，パッシブ連

結車両が不安定となったため，途中でシミュレーションを中止した軌跡を表示している．

図 2.6(a)に示すように，パッシブ連結車両では車両パラメータの変化に対し車輪軌跡が変

動し，Case5の場合には不安定となっていることがわかる．図 2.6(b)にCase4の牽引車前

輪とトレーラ輪の軌跡の一部を示している．図 2.6(b)に示すように，Case4の場合，牽引

車前輪とトレーラ輪の間に約 2mの内輪差が生じることがわかる．即ち，Case4のパッシ

ブ連結車両において，トレーラ輪が操縦者が意図した旋回半径より 2m大きな旋回半径で

旋回することになる．道路の幅を考慮すれば，事故が発生する可能性も考えられる．

以上のシミュレーション結果より，高速で走行するパッシブ連結車両では，車両パラ

メータの未知変動に対し，挙動が大きく変化し，操縦安定性が悪化する場合があることが

12
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わかる．中速速で走行するパッシブ連結車両では，高速で走行するパッシブ連結車両と同

様に車両パラメータの未知変動による操縦安定性が悪化する場合がある．

2.3 外乱を有するパッシブ連結車両の操縦安定性

高速で走行する連結車両において，横風などの未知外乱により発生した横力が連結車両

の走行に影響を与える．図 2.7に外乱を有するパッシブ連結車両モデルを示している．図

2.7において，Swと Swtは未知外乱による発生した横力，点F と点Ftは横力Swと Swtの

着力点，ℓwは横力 Swの着力点F から注目点Pまでの距離，ℓwtは横力 Swtの着力点Ftか

らトレーラ重心までの距離である．外乱を有するパッシブ連結車両の運動方程式は以下の

式で与えられる (52),(53)．

Mpq̇p(t)=−vx(t)abT Mpqp(t)−
1

vx(t)
HpKHT

p qp(t)+HpK(aδf (t)− cγ(t))+T T d(t) (2.3.1)

d(t) = [Sw(t)+Swt(t), (ℓw−h)Sw−(d1+d2−ℓwt)Swt(t), (d2 − ℓwt)Swt(t)]
T (2.3.2)

d(t)は未知外乱の横力を表すベクトルである．

ここで，数値シミュレーションを用いて，未知外乱を有するパッシブ連結車両の操縦安定

性が悪化する場合が存在することを示す．シミュレーションでは，表2.1に示す連結車両の

ノミナルパラメータ値を用いた．高速道路での走行を想定して，車速は vx(t) = 100Km/h

とした．シミュレーションで用いた牽引車前輪舵角は図2.3に示す約3mの車線変更用の舵

角Manuver1である．風速 15m/sの横風を想定して，図 2.8に示す未知外乱の横力 Sw(t)

と Swt(t)を用いた．
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以下のCase1∼Case3のようにシミュレーションを行った．

Case1:車両パラメータはノミナル値である.

Case2:車両パラメータはノミナル値である．牽引車とトレーらの重心に未知外乱の横力

Sw(t)と Swt(t)が存在する．

Case3:未知な車両パラメータ変化：m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2,

cf = 24400 × 0.7N/rad, cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

　牽引車とトレーらの重心に未知外乱の横力 Sw(t)と Swt(t)が存在する．

図 2.9(a)∼(c)に，注目点P 横方向速度 vp(t)，牽引車ヨーレート ε̇1(t)と連結角 γ(t)の応

答を示している．図 2.9(a)∼(c)に示すように，未知外乱の横力が存在する場合，パッシブ

連結車両の応答は大きく変化することがわかる．Case3の場合には，未知な車両パラメー

タ変化によって各応答には大きな振動が生じる．図2.9(d)にトレーラ輪の軌跡を示してい

る．図 2.9(d)に示すように，パッシブ連結車両では，未知外乱の影響によって，車輪軌跡

が大きく変動する．図 2.10に，パッシブ連結車両の牽引車とトレーラ挙動を示している．

長い実線は牽引車，短い実線はトレーラ，白い円は連結点である．破線は牽引車前輪とト

レーラ輪の軌跡である．図 2.10に示すように，パッシブ連結車両では車未知外乱の影響

によって期待する車線変更の動作が達成できないとがわかる．操縦者が未知外乱の影響を

気にせず運転すると，事故が発生する可能性が高いと考えられる．
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2.4 アクティブ連結車両の運動方程式

最近，自動車のステアバイワイアに関する研究が盛んに行われている．ステアバイワイ

ア技術により，牽引車前輪だけではなく牽引車後輪ならびにトレーラ輪操舵が簡単に実現

できるようになると予想される．三つの独立した車輪操舵を用いることにより，連結車両

の操縦安定性を改善することが期待できる．以下に，図 2.10に示す三つの独立した車輪

操舵を用いたアクティブ連結車両モデルの運動方程式を示す．

牽引車後輪とトレーラ輪が操舵できる場合，牽引車輪とトレーラ輪のコーナリングフォー

スは考えて次式で与えられる (52)．

Sr(t) = cr

(
δr −

vc(t) + (ℓr + h)ε̇1(t)

vx(t)

)
(2.4.1)

St(t) = ct

(
δt −

vct(t) + (ℓt − d2)ε̇2(t)

vxt(t)

)
(2.4.2)

上式と式 (2.1.5)を式 (2.1.1)∼(2.1.4)に代入して整理すると，次の運動方程式が得られる．

Mpq̇p(t) = −vx(t)abT Mpqp(t) −
1

vx(t)
HpKHT

p qp(t) + HpK(u(t) − cγ(t)) (2.4.3)

ただし，

u(t) = [δf (t), δr(t), δt(t)]
T (2.4.4)

式 (2.4.3)より，速度状態 qp(t)に関する状態方程式は次式となる．

q̇p(t) = Ap(t)qp(t) + Bq(u(t) − cγ(t)) (2.4.5)

18



Aq(t) = −vx(t)abT − 1

vx(t)
BqH

T
p , Bq = M−1

p HpK (2.4.6)

上式のアクティブ連結車両システムにおいて，操舵入力u(t)は牽引車前輪舵角 δf (t)，牽

引車後輪舵角 δr(t)とトレーラ輪舵角 δt(t)である．駆動行列Bq(車輪操舵入力から連結車

両の出力までの伝達特性の高周波ゲイン行列)は正則であるが，正定行列ではない．
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第 3章 連結車両の適応操縦安定化制御

3.1 はじめに

本章では，車両パラメータに未知変動が存在する場合に対し，牽引車の前後輪操舵なら

びにトレーラ輪操舵を用いた強いロバスト追従性能を持つ適応操縦安定化制御手法を提

案する．連結車両のような多入出システムに対して適応制御手法を応用するには，車輪操

舵入力から連結車両の出力 (注目点P の牽引車横方向速度 vp(t)，牽引車ヨーレイト ε̇1(t)，

ならびに連結角 γ(t))までの伝達特性の高周波ゲイン行列のすべての主座小行列式が零で

はなく，その符号が不変かつ既知である必要がある (39),(40)．3.2節では，車両パラメータ

の未知変動が存在する連結車両に対して，既知行列を用いて連結車両の出力を線形変換し

た新しい出力を用いたとき，車輪操舵入力から新しい出力までの伝達特性の高周波ゲイン

行列が上記の条件を満足することを示す．3.3節では，操縦者の指令操舵角に対する理想

的な牽引車の横方向速度，ヨーレイト，ならびに連結角を決定するため，理想連結車両モ

デルの設計法を提案する．3.4節では，連結車両を設計された理想連結車両モデルに追従

させる適応操舵コントローラの設計法を示す．3.5節では，数値シミュレーションの結果

を用いて，設計した適応操舵コントローラの有効性を検証する．

3.2 3.2連結車両の運動方程式

牽引車の前後輪操舵ならびにトレーラ輪操舵を用いたアクティブ連結車両 (図 2.7)に対

し，2.4節に示すように，速度状態 qp = [vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T を用いて，連結車両の運動方

程式は次式であたえられる．

q̇p(t) = Ap(t)qp(t) + Bq(u(t) − cγ(t)) (3.2.1)

u(t) = [δf (t), δr(t), δt(t)]
T , Aq(t) = −vx(t)abT − 1

vx(t)
BqH

T
p , Bq = M−1

p HpK

a = [1, 0, 0]T , b = [0, 1, 0]T , c = [0, 0, 1]T , K = diag[cr, cf , ct], Mp = T T McT

(3.2.2)

Mc =

 m1 + m2 −m2d3 m2d2

−m2d3 Jz3 + m2d
2
3 −Jz2 − m2d2d3

m2d2 −Jz2 − m2d2d3 Jz2 + m2d
2
2

 (3.2.3)

Hp =

 1 1 1

ℓf −ℓr −(dp + ℓt)

0 0 ℓt

 , T =

 1 h 0

0 1 0

0 0 1

 (3.2.4)

上式において，駆動行列Bq(車輪操舵入力から連結車両の出力までの伝達特性の高周波ゲ

イン行列)は正則であるが，正定行列ではない．

連結車両 (3.2.1)適応操縦安定化制御手法を開発するために，以下の仮定を設ける．
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A1 注目点 P の横方向速度 vp(t)，牽引車のヨーレート ε̇1(t)，連結ヨーレート γ̇(t)と連

結角 γ(t)は計測されている．

A2 注目点Pから牽引車前後輪までの距離 ℓf , ℓrと注目点Pから連結点までの距離 dpは

既知である．

A3 牽引車重量m1・慣性モーメント Jz1，トレーラ重量m2・慣性モーメント Jz2，トレー

ラの長さ ℓt，トレーラの重心から連結点までの距離 d2，注目点Pから牽引車重心ま

での距離 h,ならびに，コーナリング剛性 cf , cr, ctには未知変動が存在する．しかし，

これらのパラメータは有界な正定値である．

A4 車速 vxは一定であり，既知である．

A5 操縦者が与える指令舵角 δc(t)とその微分値 δ̇c(t)が有界である．

高周波ゲイン行列の主座小行列の符号が既知かつ零でないという条件を満足するため，

次式の新しい出力 z(t)を導入する.

z(t) = ĤT
p qp(t) = ĤT

p [vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T , Ĥp =

 1 1 1

ℓf −ℓr −(dp + ℓ̂t)

0 0 ℓ̂t

 (3.2.5)

上式において，定数 ℓ̂tは未知なトレーラの長さ ℓtの推定値である．行列 Ĥpは既知行列で

ある．出力 z(t)を用いたアクティブ連結車両モデルの状態方程式は，次式で与えられる.

ż(t) = Azz(t) + Bz(u(t) − cγ(t)) (3.2.6)

Az = −vxĤ
T
p abT (ĤT

p )−1 − v−1
x BzH

T
p (ĤT

p )−1, Bz = ĤT
p M−1

p HpK, c = [0, 0, 1]T (3.2.7)

高周波ゲイン行列Bzにおいて，Mpは正定行列，Kは正定対角行列である.

連結車両 (3.2.6)において，高周波ゲイン行列Bzは未知行列である．しかしながら,既

知行列 Ĥpを用いた出力 z(t)を導入することによって，高周波ゲイン行列Bzの主座小行

列式∆i, i = 1, 2, 3は次式で表現できる．

∆1 =
1

η

(
(Jz1 + m1(Jz2+d2

1m2))(ℓf − h)2 + (dp + ℓf )
2Jz2m2

)
∆2 =

1

η2
cfcr(Jz2+d2

2m2)(ℓf−ℓr)
2((d2

2+(dp+h)2)Jz1m1m2+Jz1Jz2m1+Jz1Jz2m2)

∆3 = det(Bz) = det(ĤT
p M−1

p HpK) = ℓtℓ̂t(ℓf + ℓr)
2det(M−1

p )det(K)

η=det(Mp)=Jz1Jz2(m1+m2) + (d2
2Jz1+d2

1Jz2)m1m2, det(M−1
p ) > 0, det(K) > 0


(3.2.8)
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式 (3.2.8)を用いれば，高周波ゲイン行列 Bz の主座小行列式 ∆i, i = 1, 2, 3 の符号が

sgn(∆i) = 1, i = 1, 2, 3となることを簡単に確かめることができる．すなわち，高周

波ゲイン行列Bzの主座小行列式の符号は零でなくかつ不変である．このとき，高周波ゲ

イン行列Bzは次式で表現できる (39),(40).

Bz = Q(Λ + Ω)

Λ=diag

[
sgn(∆1), sgn

(
∆2

∆1

)
, sgn

(
∆3

∆2

)]
= I3, Ω =

 0 σ12 σ13

0 0 σ23

0 0 0


 (3.2.9)

ここで，Qは未知な正定行列である．上式の表現を用いて，安定な適応操舵コントローラ

を設計する．

3.3 理想連結車両モデルとそのパラメータ設定法

3.3.1 理想連結車両モデル

本節では，注目点P での牽引車横方向速度，ヨーレイトならびに連結角の理想軌道を生

成する理想連結車両モデルを提案する．以下において， δc(t)は操縦者が与える指令舵角．

まず，注目点 P での牽引車横方向速度ならびにヨーレイトの理想軌道を次式の形で与

える．

vpd(t) = L−1

[
gvω

2
ns

s2 + 2ωnζs + ω2
n

L[vxδc(t)]

]
ε̇1d(t) = L−1

[
gε(vx)ω

2
n

s2 + 2ωnζs + ω2
n

L[vxδc(t)]

]
 (3.3.1)

上式において，vpd(t)は理想横方向速度，ε̇1d(t)は理想牽引車ヨーレート，ωn, ζ, gv, gεは

正の設計パラメータである．牽引車の理想横加速度は apd(t) = v̇pd(t) + vxε̇1d(t) となる．
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指令舵角 δc(t)が一定（定常円旋回）の場合，牽引車の理想横方向速度 vpd(t)は零に漸近

し，理想ヨーレイト ε̇1d(t)は一定値に収束する（ lim
t→∞

ε̇1d(t) = ε̇1d）．そして，理想牽引車

は半径 r = vx/ε̇1d の円に接して走行することになる．このことは式 (3.3.1)を用いて理想

牽引車モデルを生成する重要な理由である．なお，各設計パラメータの一設定法は 3.32

節に示す．

つぎに，連結角 γ(t)に対する理想軌道を示す．理想牽引車が円に接して走行している

場合，トレーラもこの円に接することが理想的であると考える (図 3.1参照)．中高速走行

の場合，図 3.1の連結角 γdi は近似的に次式で与えられる．

γdi = tan−1 2dpvxε̇1d

v2
x − (dpε̇1d)2

= tan−1 2dpr

r2 − d2
p

≈ 2dpr

r2 − d2
p

=
2dpvxε̇1d

v2
x − (dpε̇1d)2

(3.3.2)

このことを考慮して，理想連結角 γd(t)を次式で与えることを提案する．

L[γd(t)] =
ω2

nγ

s2 + 2ωnγζγs + ω2
nγ

L[γdi(t)], γdi(t) =
2dpvxε̇1d(t)

v2
x − (dpε̇1d(t))2

(3.3.3)

上式において，ωnγ, ζγは正の設計パラメータである．

3.3.2 パラメータ設定法

理想連結車両モデルの各設計パラメータの一設定法を説明する．理想連結車両モデルの

設計を簡単にするため，ωn = ωnγ，ζ = ζnγ として設計を行った．なお，アクティブ連結車

両のノミナルパラメータ値は2.2節表2.1の値を用いた．パラメータの設定法を説明するた

め行ったシミュレーションにおいて，車速 vx(t)は 90Km/h，60Km/hとした．操縦者が与

える指令舵角とは，図 3.2に示す指令舵角 δc(t)を用いた．図 3.2において，Manuver1は

90Km/hでの約3mの車線変更用の指令舵角，Manuver2は90Km/hでの半径約260mの定

常円旋回指令舵角，Manuver3は車速60Km/hでの約3m車線変更用指令舵角，Manuver4

は車速 60Km/hでの半径約 100mの定常円旋回指令舵角である．

作成した理想連結車両モデルのパラメータ値を次式に示す．

ζ = ζnγ = 1, ωn = ωnγ = 10, gv(vx) = 0.36, gε =
2.10 × 109

5.25 × 109 + 1.60 × 107v2
x

(3.3.4)

理想牽引車ヨーレートのゲイン gε(vx)は，表 2.1で与えられるノミナル値を用いた連結

車両において，前輪操舵角からヨーレイトまでの伝達関数Gr(s)の s = 0の場合のゲイン

と gε(vx)vx が等しくなるように設定した．定常円旋回のとき，ヨーレートゲインは次式

で与えられる (52),(53).

Gr(0) =
vx

(1 + Av2
x)(ℓf + ℓr)

(3.3.5)
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式 (3.3.5)において，Aはスタビリティファクタ (Stability factor)である．連結車両の場合，

スタビリティファクタAは次式で与えられる (53).

A =
m1(ℓrcr − ℓfcf )

cfcr(ℓf + ℓr)2
− m2(ℓt − d2)(cr(dp + h − ℓr) + cf (dp + h + ℓf ))

cfcr(ℓf + ℓr)2
(3.3.6)

gε(vx)vxが式 (3.3.5)のヨーレートゲインと一致するように設定するので，理想牽引車ヨー

レートの定常値はパッシブ連結車両ヨーレートの定常値と一致する．図 3.3に指令舵角

Manuver2とManuver4を用いた場合の理想牽引車ヨーレートとパッシブ連結車両ヨー

レートの応答を示している．図 3.3に示すように，理想牽引車ヨーレートの定常値はパッ

シブ連結車両ヨーレートの定常値と一致する．また，理想軌跡が振動的にならないよう

に ζ = 1としている．図 3.3に示すように，理想牽引車ヨーレート ε̇(t)に振動は起きてい

ない．

設計パラメータ gv，ωn は，つぎの (1)∼(5)を考慮して試行錯誤的に値を決定した．
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Fig.3.4 Trajectories of Tractor Front Wheel (gv = 0.1, 0.36, 0.62)

車線変更において

(1)連結角ならびに横方向加速度の絶対値をなるべく小さくする．

(2)車輪軌跡の初期の横方向への移動をなるべく早くする．

定常円旋回において

(3)牽引車の前輪軌跡とトレーラ輪軌跡がなるべく離れないようにする．

(4)過渡的な横加速度が定常円旋回において必要となる横加速度より大きくならないよう

にする．

(5)ヨーレイト，連結角の定常値への収束時間をなるべく短くする．

図 3.4に設計パラメータ gvを変化させた場合の指令舵角Manuver1とManuver3を用

いたの理想連結車両とパッシブ連結車両の牽引車前輪軌跡を示している．図 3.4に示すよ

うに，gv を大きくすることにより，車輪軌跡の初期の横方向への移動が早くなることが

わかる．このことを用いて，理想連結車両とパッシブ連結車両の牽引車前輪軌跡がほぼ同

じになるように，試行錯誤的に gvを gv = 0.36と設定した．

図 3.5が指令舵角Manuver1と車速 vx = 90Km/hを用いた車線変更の場合の理想連

結車両モデルの応答であり，図 3.6が指令舵角Manuver2と車速 vx = 90Km/hを用いた

円旋回の場合の理想連結車両モデルの応答であり，図 3.7が指令舵角Manuver3と車速

vx = 60Km/hを用いた車線変更の場合の理想連結車両モデルの応答であり，図3.8が指令

舵角Manuver4と車速 vx = 60Km/hを用いた車線変更の場合の理想連結車両モデルの応

答である．これらの理想連結車両モデルの応答は式 (3.3.4)で示した設計パラメータの値を

用いて生成したものである．図 3.9に理想連結車両の軌跡を示している．図 3.9において，

太い実線は牽引車の前輪の軌跡，細い実線はトレーラ輪の軌跡である．また，図 3.5(c)と

(e)は指令舵角Manuver2とManuver4を用いた円旋回の車輪軌跡の初期軌跡を示したも

のである．図 3.9に示すように，牽引車前輪とトレーラ輪の軌跡を重なっている．すなわ

ち，理想連結車両では，牽引車前輪とトレーラ輪の間の内輪差が生じないことがわかる．
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Fig.3.6 The Resones of Desired Combination Vehicles (Manuver2, vx = 90Km/h)
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実車両が理想連結車両に追従すれば，内輪差が発生しにくくなる．図 3.10に理想連結車

両の挙動を示している．

3.4 適応操舵コントローラの構成とその解析

3.4.1 追従誤差システムと適応操舵コントローラの構成

実連結車両を設計された理想連結車両に追従させると，実連結車両の挙動が理想連結

車両と一致する．このとき，どのように車両パラメータと路面状況が変動しても，操縦性

能に変化が起こることがない．このことにより，良い操縦性能が保たれることになる．実

連結車両を設計された理想連結車両に追従させる適応操舵コントローラを設計するため，

追従誤差 e(t)を次式で定義する．

e(t) = [e1(t), e2(t), e3(t)]
T

= z(t) − zd(t) + βĤT
p c(γ(t) − γd(t))

zd(t) = ĤT
p [vpd(t), ε̇1d(t), γ̇d(t)]

T

 (3.4.1)

ここで，βは正の設計パラメータである． lim
t→∞

e(t) = [0, 0, 0]T を実現すれば，連結車両

は設計された理想連結車両に追従する．

高周波ゲイン行列Bzの主座小行列式の符号は零でないかつ不変であるという特徴を用

いれば，式 (3.2.9)より，誤差方程式は次式で与えられる．

ė(t) = −de(t) + Q(u(t) − cγ(t) − µ(t)) (3.4.2)

µ(t) =
[
θT

1 ω1(t), θT
2 ω2(t), θT

3 ω3(t)
]T

(3.4.3)

ここで，dは追従誤差 e(t)の零への収束性能を設定するため導入した正の設計パラメータ

である．未知定数ベクトル θi, i = 1, 2, 3と既知信号ベクトル ωi(t), i = 1, 2, 3は次式の関

係を満たす．

µ(t) = Q−1

(
żd(t) − Azz(t) − de(t) − βĤT

p c(γ̇(t) − γ̇d(t))

)
− Ωu(t)

ω1(t)
T = [ω3(t)

T , δr(t), δt(t)], ω2(t)
T = [ω3(t)

T , δt(t)]

ω3(t)
T = [z(t)T , (żd(t) − βĤT

p c(γ̇(t) − γ̇d(t)))
T ]

θT
1 = [cT

1 Q−1Az, cT
1 Q−1, σ12, σ13], c1 = [1, 0, 0]

θT
2 = [cT

2 Q−1Az, cT
2 Q−1, σ21], c2 = [0, 1, 0]

θT
3 = [cT

3 Q−1Az, cT
3 Q−1], c3 = [0, 0, 1]


(3.4.4)

誤差方程式 (3.4.2)に対し，次式の適応操舵コントローラを開発した．

u(t) = µ̂(t) + cγ(t), µ̂(t) =
[
θ̂1(t)

T ω1(t), θ̂2(t)
T ω2(t), θ̂3(t)

T ω3(t)
]T

(3.4.5)
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ここで，θ̂i(t)は未知定数ベクトル θiの推定値である．θ̂i(t)は次式で生成する．

˙̂
θi(t) = −α3giωi(t)ẽi(t) − giωi(t)ei(t), gi > 0, α > 0, i = 1, 2, 3 (3.4.6)

˙̂e = −de(t) + α2ẽ(t), ê(0) = e(0)

ẽ(t) = [ẽ1(t), ẽ2(t), ẽ3(t)]
T = e(t) − ê(t)

}
(3.4.7)

式 (3.4.7)において，giと αは正の設計パラメータである．適応コントローラ (3.4.5)に誤

差信号 ẽ(t)と αを導入することによって，閉ループシステムの追従性能が簡単に改善さ

れ，未知パラメータを推定することに起因する高周波振動現象が解消できる．このこと

は，3.5節で数値シミュレーションの結果を用いて示す．図 3.11のブロック線図にシステ

ムの構成を示している．

3.4.2 操縦安定化システムの安定解析

開発された適応操舵コントローラ (3.4.5), (3.4.6), (3.4.7)を用いた連結車両において，次

の定理が成り立つ．

[定理 3.1]閉ループシステム (3.4.2), (3.4.5), (3.4.6), (3.4.7)は安定となり，追従誤差 e(t)な

らびに未知パラメータの推定誤差 µ̃(t) = µ(t)− µ̂(t)は零に収束する． □

証明：　まず，閉ループシステム式 (3.4.2), (3.4.5), (3.4.6), (3.4.7)の安定性を示す．正定値

関数を次式で与える．

V (t) = α3ẽ(t)T Q−1ẽ(t) + e(t)T Q−1e(t) +
∑3

i g−1
i θ̃i(t)

T θ̃i(t)

θ̃i(t) = θ̂i(t) − θi(t), i = 1, 2, 3

}
(3.4.8)

式 (3.4.2)，(3.4.3)，(3.4.5), (3.4.6)と (3.4.7)を用いて正定値関数 V (t)を解析すると，正定

値関数の微分 V̇ (t)が次式の関係を満足することがわかる．

V̇ (t) = −2de(t)T Q−1e(t) − 2α5ẽ(t)T Q−1ẽ(t) ≤ 0 (3.4.9)

上式の関係より，閉ループシステム (3.4.2), (3.4.5), (3.4.6), (3.4.7)は安定である．さらに，

Lasalle-Yoshizawaの定理 (29)より，追従誤差 e(t)ならびに推定誤差 ẽ(t)が，零へ収束する

こともわかる．

仮定A5より，式 (3.3.1), (3.3.3)と zd(t) = ĤT
p [vpd(t), ε̇1d(t), γd(t)]

T を用いて，信号

z(t)d(t), ˙z(t)d(t),
¨z(t)d(t), γd(t), γ̇d(t), γ̈d(t)が有界であることを簡単に確めることがで

きる．正定値関数 V (t)に含まれる信号の有界性，仮定A3，A4と式 (3.4.1)より，信号

z(t), γ(t), θ̃i(t), θ̂i(t)が有界であることがわかる．上述の信号有界性を用いて，式 (3.2.6),

(3.4.5)∼(3.4.7)より，既知信号ωi(t)と入力舵角u(t)も有界であることがわかる．
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つぎに，推定誤差 µ̃(t)が零へ収束することを示す． ˙̃e(t)が零に収束すれば， ˙̃e(t) =

−α2ẽ(t)+Qµ̃(t)の関係より，µ̃(t)は零へ収束する．上述の信号の有界性とA3，A4より，
¨̃e(t)が有界であることを簡単に確かめることができる．このこと，ならびに，lim

t→∞

∫ t

0
˙̃e(τ)dτ =

−ẽ(0)の関係を用いれば，Barbalat’lemma(30)より， ˙̃e(t)が零に収束することがわかる．そ

して，µ̃(t)の零への収束性が保証される． □

推定誤差 µ̃(t)を用いれば，追従誤差 e(t)に関する誤差方程式ならびに入力舵角u(t)は

次式で表現できる．

ė(t) = −de(t) + Qµ̃(t) (3.4.10)

u(t) = µ(t) + µ̃(t) + cγ(t) (3.4.11)

式 (3.4.10)より，推定誤差 µ̃(t)が零に収束するとき，追従誤差 e(t)の誤差方程式は ė(t) =

−de(t)に近づくことがわかる．追従誤差e(t)の収束速度は設計パラメータ dを用いて設計

できる．このとき，追従誤差e(t)は指数的 (e−dt)に零へ収束する．式 (3.4.11)より，推定誤

差 µ̃(t)が零に収束するとき，入力舵角u(t)が真値θiを用いた理想入力u(t) = µ(t)+bεc(t)

近づくことがわかる．このことより，未知パラメータを推定することに起因する高周波振

動は発生しにくくなる．設計パラメータ βを大きくしたとき，推定誤差 µ̃(t)は小さくな

る．このことは，3.5節で数値シミュレーションの結果を用いて示す．上述の性質を実現

するため，誤差信号 ẽ(t)を導入した．

3.5 数値シミュレーションを用いた操縦性能の検証

本節では，前節で開発した適応操縦安定化制御手法の有効性を示すために行った数値シ

ミュレーション結果を示す．以下では，提案する適応操舵コントローラを用いた連結車両

を適応連結車両と呼ぶ．連結車両のノミナルパラメータ値は2.2節表2.1の値を用いた．車

速 vx(t)は 90Km/h，60Km/hとし，図 3.2に示す指令舵角 δc(t)を用いた．理想連結車両

モデルの設計パラメータは式 (3.3.4)で与えられる．他の設計パラメータは次式で与えた．

α = 15, β = 1, d = 1, g1 = g2 = g3 = 1, ℓ̂t = 2.1m (3.5.1)

図 3.12～図 3.15に，設計パラメータ αを変化させた場合の適応連結車両の注目点 pの

横方向速度 vp(t)，牽引車ヨーレート ε̇1(t)，連結角 γ(t)と注目点 p横方向加速度 ap(t)の

追従誤差の応答を示す．図 3.12と図 3.13において，車速 vxを vx = 90Km/hとした．図

3.12では，車線変更用の指令舵角Manuver1を用いた．図 3.13では，定常円旋回の指令

舵角Manuver2を用いた．図 3.14と図 3.14において，車速 vxを vx = 60Km/hとした．

図 3.14では，車線変更用の指令舵角Manuver3を用いた．図 3.15では，定常円旋回の指
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令舵角Manuver4を用いた．図 3.12～図 3.15に示すように，設計パラメータαを大きく

することにより，追従誤差のノルムが小さくなり，追従性能が改善されることがわかる．

理論的には示されていないが，図 3.12(d)，図 3.13(d)，図 3.14(d)と図 3.15(d)に示すよう

に適応連結車両の牽引車の横方向加速度が理想方向加速度 apd(t) に追従することも確認

できる．特に α = 15の場合，各追従誤差がほぼ零となる．

図 3.16と図 3.17に, αを変化させた場合の入力舵角応答を示す．なお，図3.16と図 3.17

では，トレーラ輪舵角の応答しか示していないが，牽引車前後輪舵角応答も同様の応答と

なる．図 3.16のシミュレーション結果では，車速を vx = 90Km/hとし，定常円旋回の指

令舵角Manuver2を用いた．図 3.17のシミュレーション結果では，車速を vx = 60Km/h

とし，定常円旋回の指令舵角Manuver4を用いた．δtdは，入力舵角u(t)において推定値

Θ̂(t)ではなく，真値 θiを用いた理想入力舵角 ud = −vx(t)ξ(t) + z(t) + bγ(t)を用いたと

きのトレーラ輪舵角である．図 3.16と図 3.17に示すように設計パラメータ βを大きくす

ることにより，入力舵角の高周波振動が小さくなり，入力舵角と理想入力舵角の誤差が零

に近づくことがわかる．α = 15の場合，入力舵角と理想入力舵角との誤差がほぼ零とな

り，入力舵角の高周波振動がなくなっている．

適応連結車両パラメータの未知変動に対するロバスト性を示すために行ったシミュレー

ション結果を図 3.18～図 3.21に示す．図 3.18と図 3.19では，車速を vx = 90Km/hとし

た．図 3.20と図 3.21では，車速を vx = 60Km/hとした．図 3.18と図 3.20において，車

線変更用の指令舵角Manuver1Manuver3とを用いた．図 3.18と図 3.20において，定常

円旋回の指令舵角Manuver2とManuver4を用いた．車両パラメータ変化としては以下

のCase1∼Case5を考えた．

Case1:車両パラメータはノミナル値である.

Case2:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2

Case3:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2, cf = 24400 × 0.7N/rad,

cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

Case4:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2, d2 = 2 + 2.7m, ℓt = 2.1 + 3m

Case5:m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2, d2 = 2 + 2.4m, ℓt = 2.1 + 3m,

cf = 24400 × 0.7N/rad, cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

図 3.18(a)∼(d)に，車速を vx = 90Km/h，指令舵角を図 3.2のManuver1(約 3mの車線

変更)で与えた場合の注目点P 横方向速度 vp(t)，牽引車ヨーレート ε̇1(t),連結角 γ(t)と牽

引車横方向加速度 ap(t)の応答を示している．図3.18(e)にトレーラ輪の軌跡を示している．

34



0 2 4 6
−0.2

0

0.2
[m/s]

[s]

1

(a)  vp−vpd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

0

10−2[rad/s]

[s]

1

(b)  ε1−ε1d

α=2α=15

α=1

. .

4

−4

0 2 4 6
−0.5

0

0.5
[deg]

[s]

1

(c)  γ−γd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

−1

0

1
[m/s2]

[s]

1

(d)  ap−apd

α=2 α=15

α=1

Fig.3.12 Tracking Performance (Manuver1, vx = 90Km/h)

0 2 4 6
−0.2

0

0.2
[m/s]

[s]

1

(a)  vp−vpd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

0

10−2[rad/s]

[s]

1

(b)  ε1−ε1d

α=2α=15

α=1

. .

4

−4

0 2 4 6

−0.5

0

0.5
[deg]

[s]

1

(c)  γ−γd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

−1

0

1
[m/s2]

[s]

1

(d)  ap−apd

α=2 α=15

α=1

Fig.3.13 Tracking Performance (Manuver2, vx = 90Km/h)

35



0 2 4 6
−0.2

0

0.2
[m/s]

[s]

1

(a)  vp−vpd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

0

10−2[rad/s]

[s]

1

(b)  ε1−ε1d

α=2α=15

α=1

. .

4

−4

0 2 4 6
−0.5

0

0.5
[deg]

[s]

1

(c)  γ−γd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

−1

0

1
[m/s2]

[s]

1

(d)  ap−apd

α=2 α=15

α=1

Fig.3.14 Tracking Performance (Manuver3, vx = 60Km/h)

0 2 4 6
−0.2

0

0.2
[m/s]

[s]

1

(a)  vp−vpd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

0

10−2[rad/s]

[s]

1

(b)  ε1−ε1d

α=2α=15

α=1

. .

4

−4

0 2 4 6

−0.5

0

0.5
[deg]

[s]

1

(c)  γ−γd

α=2 α=15

α=1

0 2 4 6

−1

0

1
[m/s2]

[s]

1

(d)  ap−apd

α=2
α=15

α=1

Fig.3.15 Tracking Performance (Manuver4, vx = 60Km/h)

36



0 2 4 6

0

2

[deg]

[s]

1

(a) δ t (α=1)
0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

1

(b) δt− δtd (α=1)

0 2 4 6

0

2

[deg]

[s]

1

(c) δ t (α=2)
0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

1

(d) δt− δtd (α=2)

0 2 4 6

0

2

[deg]

[s]

1

(e) δ t (α=15)
0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

1

(f) δt− δtd (α=15)

Fig.3.16 Variation of steering input forα = 1, 2, 15 (Manuver2, vx = 90Km/h)

37



0 2 4 6

0

2

[deg]

[s]

1

(a) δ t (α=1)
0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

1

(b) δt− δtd (α=1)

0 2 4 6

0

2

[deg]

[s]

1

(c) δ t (α=2)
0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

1

(d) δt− δtd (α=2)

0 2 4 6

0

2

[deg]

[s]

1

(e) δ t (α=15)
0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

1

(f) δt− δtd (α=15)

Fig.3.17 Variation of steering input forα = 1, 2, 15 (Manuver4, vx = 60Km/h)

38



0 2 4 6
−1

0

1
[m/s]

[s]

Case1

Case2 Case3

(a) vp(t)
0 2 4 6

−0.1

0

0.1
[rad/s]

[s]

Case1 Case2

Case3

(b)  ε1(t)
.

0 2 4 6
−1

0

1
[deg]

[s]

Case1 Case2

Case3

(c)  γ(t)
0 2 4 6

−2

0

2
[m/s2]

[s]

Case1 Case2

Case3

(d)  ap(t)

0 50 100 150

0

3

[m]

[m]

Case1

Case2 Case3

(e) Trajectory of Trailer Wheel
0 2 4 6

−2

0

2

[deg]

[s]

1

(f)  δ f (t)

Case1

Case2

Case3

0 2 4 6

−2

0

2

[deg]

[s]

1

(g)  δ r (t)

Case1

Case2

Case3

0 2 4 6

−2

0

2

[deg]

[s]

1

(h)  δ t(t)

Case1

Case2

Case3

Fig.3.18 Robust Performance (Manuver1, vx = 90Km/h )

39



0 2 4 6

0

2

4

6
[deg]

[s]

1

(c)  δ f (t)

Case1
Case2 Case3

0 2 4 6

0

2

4

6
[deg]

[s]

1

(d)  δ r (t)

Case1 Case2

Case3

0 2 4 6

0

2

4
[deg]

[s]

1

(e)  δ t (t)

Case1 Case2

Case3

−300 0 300

0

300

600
[m]

[m]

Case4

Case5
Case1

(a) Trajectory of Trailer Wheel
145 150

485

490

495
[m]

[m]

(b) Turning radius error (Case5)

front wheel of tractor

trailer wheel

Fig.3.9 Robust Performance (Manuver2, vx = 90Km/h)

40



0 2 4 6
−1

0

1
[m/s]

[s]

Case1

Case2 Case3

(a) vp(t)
0 2 4 6

−0.1

0

0.1

[rad/s]

[s]

Case1 Case2

Case3

(b)  ε1(t)
.

0 2 4 6

−1

0

1

[deg]

[s]

Case1 Case2

Case3

(c)  γ(t)
0 2 4 6

−2

0

2
[m/s2]

[s]

Case1 Case2

Case3

(d)  ap(t)

0 50 100

0

3

[m]

[m]

Case1

Case2 Case3

(e) Trajectory of Trailer Wheel
0 2 4 6

−2

0

2

4
[deg]

[s]

1

(f)  δ f (t)

Case1

Case2

Case3

0 2 4 6

−2

0

2

[deg]

[s]

1

(g)  δ r (t)

Case1

Case2

Case3

0 2 4 6

−2

0

2

[deg]

[s]

1

(h)  δ t(t)

Case1

Case2

Case3

Fig.3.18 Robust Performance (Manuver3, vx = 60Km/h )

41



0 2 4 6
0

2

4

6

[deg]

[s]

1

(c)  δ f (t)

Case1
Case4 Case5

0 2 4 6
0

2

4

6

[deg]

[s]

1

(d)  δ r (t)

Case1 Case4

Case5

0 2 4 6

0

2

4
[deg]

[s]

1

(e)  δ t (t)

Case1 Case4

Case5

−100 0 100

0

100

200

[m]

[m]

Case4

Case5
Case1

(a) Trajectory of Trailer Wheel
30 35

205

210

215
[m]

[m]

(b) Turning radius error (Case5)

front wheel of tractor

trailer wheel

Fig.3.19 Robust Performance (Manuver4, vx = 60Km/h )

42



図 3.20(a)∼(d)に車速を vx = 60Km/h，指令舵角を図 3.2のManuver3(約 3mの車線変更)

で与えた場合の各応答を示す．2.2節図 2.4で示したのパッシブ連結車両ミュレーション

では，車両パラメータの変動によってパッシブ連結車両の挙動が大きく変化し，Case3の

場合には不安定となった．適応連結車両では，図 3.18(a)∼(e)と図 3.20(a)∼(e)に示すよう

に，車両パラメータが変動しても，各応答と車輪軌跡の変化が生じない．図 3.18(f)∼(h)

と図 3.20(a)∼(e)に，牽引車前輪舵角 δf (t)，牽引車後輪舵角 δr(t)とトレーラ輪舵角 δt(t)

の応答を示している．図 3.18(f)∼(h)と図 3.20(a)∼(e)に示すように，車両パラメータが変

動しても，入力舵角の高周波振動が発生しないことがわかる．

図 3.19(a)に，車速を vx = 90Km/hとし，指令舵角を図 3.2のManuver2(旋回半径約

260mの定常円旋回)で与えた場合のトレーラ輪軌跡を示している．図 3.21(a)に車速を

vx = 60Km/h，指令舵角を図 3.2のManuver4(旋回半径約 200mの定常円旋回)で与えた

場合のトレーラ輪軌跡を示している．図 3.19(b)と図 3.21(b)に Case4の牽引車前輪とト

レーラ輪の軌跡の一部を示している．2.2節図 2.6で示したのパッシブ連結車両ミュレー

ションでは，車両パラメータの変動によってパッシブ連結車両のトレーラ輪軌跡が大きく

変化し，Case5の場合には不安定となった．さらに，Case4のパッシブ連結車両では，牽

引車前輪とトレーラ輪の間に約 2mの内輪差が生じた．適応連結車両では，図 3.10(a)と

(b)に示すように，車両パラメータが変動しても，車輪軌跡の変化が生じない．牽引車前

輪とトレーラ輪の軌跡が一致し，内輪差が生じない．図 3.19(c)∼(e)と図 3.21(c)∼(e)に，

牽引車前輪舵角 δf (t)，牽引車後輪舵角 δr(t)とトレーラ輪舵角 δt(t)の応答を示している．

図 3.19(c)∼(e)と図 3.21(c)∼(e)に示すように，車両パラメータが変動しても，入力舵角の

高周波振動が発生しないことがわかる．

以上のことより，中高速で走行する連結車両において，適応操舵コントローラを用いる

ことにより，重量変化やトレーラの長さ変化などの車両パラメータ変動が存在しても，操

縦者に加わる負荷が軽減され，事故等の発生を抑制できるものと考えられる．

3.6 未知外乱が存在する場合の操縦性能の検証

本節では，未知外乱が存在する場合において，開発した適応操縦安定化制御手法の有効

性を示すために行った数値シミュレーション結果を示す．

まず，未知外乱を有するアクティブ連結車両の運動方程式を示す．図 3.20に外乱を有

するアクティブ連結車両モデルを示している．図 3.20において，Swと Swtは未知外乱に

よる発生した横力，点 F と点 Ftは横力 Swと Swtの着力点，ℓwは横力 Swの着力点 F か

ら注目点 Pまでの距離，ℓwtは横力 Swtの着力点 Ftからトレーラ重心までの距離である．

状態 qp = [vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T を用いた外乱を有するアクティブ連結車両の運動方程式は
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以下の式で与えられる (52),(53)．

Mpq̇p(t)= −vx(t)abT Mpqp(t)−
1

vx(t)
HpKHT

p qp(t)+HpK(u(t)−cγ(t))+T T d(t) (3.6.1)

d(t) = [Sw(t)+Swt(t), (ℓw−h)Sw−(d1+d2−ℓwt)Swt(t), (d2 − ℓwt)Swt(t)]
T (3.6.2)

d(t)は未知外乱の横力を表すベクトルである．状態 z(t) = ĤT
p qp(t)を用いた場合，外乱

を有するアクティブ連結車両の運動方程式は次式となる．

ż(t) = Azz(t) + Bz(u(t) − cγ(t)) + ĤT
p M−1

p T T d(t) (3.6.3)

Az = −vxĤ
T
p abT (ĤT

p )−1 − v−1
x BzH

T
p (ĤT

p )−1, Bz = ĤT
p M−1

p HpK, c = [0, 0, 1]T (3.6.4)

つぎに，提案する適応操舵コントローラを用いた外乱を有するアクティブ連結車両の数

値シミュレーション結果を示す．以下では，提案する適応操舵コントローラを用いた連結

車両を適応連結車両と呼ぶ．連結車両のノミナルパラメータ値は 2.2節表 2.1の値を用い

た．車速 vx(t)は 90Km/hとし，図 3.2に示す車線変更用の指令舵角Manuver1を用いた．

理想連結車両モデルの設計パラメータは式 (3.3.4)で与えられる．他の設計パラメータは

次式で与えた．

α = 15, β = 1, d = 1, g1 = g2 = g3 = 1, ℓ̂t = 2.1m (3.6.5)

風速 15m/sの横風を想定して，図3.21に示す未知外乱の横力Sw(t)とSwt(t)を用いた．以

下のCase1∼Case3のようにシミュレーションを行った．
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Fig.3.21 The Disturbance of Lateral Force

Case1:車両パラメータはノミナル値である.

Case2:車両パラメータはノミナル値である．牽引車とトレーらの重心に未知外乱の横力

Sw(t)と Swt(t)が存在する．

Case3:未知な車両パラメータ変化：m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2,

cf = 24400 × 0.7N/rad, cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

　牽引車とトレーらの重心に未知外乱の横力 Sw(t)と Swt(t)が存在する．

図 3.22(a)∼(d)に，車速を vx = 90Km/h，指令舵角を図 3.2のManuver1(約 3mの車線

変更)で与えた場合の注目点P 横方向速度 vp(t)，牽引車ヨーレート ε̇1(t),連結角 γ(t)と牽

引車横方向加速度 ap(t)の応答を示している．図3.22(e)にトレーラ輪の軌跡を示している．

2.3節図 2.9で示したのパッシブ連結車両ミュレーションでは，未知外乱の横力と車両パ

ラメータの変動によってパッシブ連結車両の挙動が大きく変化した．適応連結車両では，

図 3.22(a)∼(e)に示すように，未知外乱の横力と車両パラメータ変動が存在しても，各応

答と車輪軌跡の変化が生じない．図 3.22(f)∼(h)に，牽引車前輪舵角 δf (t)，牽引車後輪舵

角 δr(t)とトレーラ輪舵角 δt(t)の応答を示している．図 3.22(f)∼(h)に示すように，未知

外乱の横力と車両パラメータ変動が存在しても，入力舵角の高周波振動が発生しないこと

がわかる．このシミュレーション結果より，高速で走行する連結車両において，適応操舵

コントローラを用いることにより，未知外乱の横力と車両パラメータ変動が存在しても，

操縦者に加わる負荷が軽減され，事故等の発生を抑制できるものと考えられる．

3.7 おわりに

本章では，牽引車の前後輪操舵ならびにトレーラ輪操舵を用いた連結車両の適応操縦安

定化手法を提案し，数値シミュレーションを用いて提案手法の有効性を検証した．以下に
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Fig.3.22 Robust Performance (Manuver1, vx = 90Km/h, Disturbance )
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本章で得られた結論を述べる．

(1)定常円旋回において，牽引車ならびにトレーラが円に接して走行する理想連結車両モ

デルの設計法を提案した．この理想モデルには，牽引車前輪とトレーラ輪と間に内輪差が

生じにくいという特徴が存在する．このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．

(2)提案した理想連結車両モデルに実際の連結車両を追従させるための適応操舵手法を開

発した．本操舵手法を用いた場合，車両パラメータや路面に未知変動があったとしても，

操縦性能に変化が生じないことを理論的に示した．さらに，このことを，数値シミュレー

ションを用いて確認した．

(3)提案する適応操舵法を用いた場合，一つの設計パラメータを大きくすることより，入

力として用いている車輪操舵に未知パラメータ推定に起因する振動が発生しにくくなる

ことを理論的に示した．そして，このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．

(4)提案する適応操舵法を用いることにより，未知外乱の横力が存在しても，操縦性能に

変化が生じない．このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．

(5)提案する適応操舵法を用いることにより，車両パラメータや路面に未知変動と未知外

乱の横力が存在しても，操縦者は操縦性能の変化を感じずに連結車両を操縦することがで

きる．このことにより，操縦者の操舵ミスをかなり軽減できるものと考える．
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第 4章 連結車両の適応車線追従制御

4.1 はじめに

本章では，三つの独立した車輪操舵 (牽引車の前後輪操舵,トレーラ輪操舵)を用いたア

クティブ連結車両に対して，牽引車横方向速度の信号が必要としない適応車線追従操舵コ

ントローラを提案する．本章の適応車線追従操舵コントローラでは，車体重量，慣性モー

メント，重心位置やコーナリング剛性の車両パラメータの未知変化に対しロバスト性を有

する．4.2節では，連結車両の車線追従モデルと牽引車横方向速度の信号を用いないため

の車両モデルの新しい表現を示す．4.3節では，従来手法の目標車線と連結車両の定常偏

差問題を解決するために開発した目標車線の曲率推定法を示す．そして，曲率の推定値を

用いて，目標車線と連結車両との間の相対横変位と相対ヨー角が零となったときにトレー

ラが目標車線に接する理想連結角を推定する．4.4節では，相対横変位，相対ヨー角が零

に収束し，連結角が理想連結角に収束する適応操舵コントローラを開発する．4.5節では，

開発した適応操舵コントローラの有効性が数値シミュレーションを用いて検証する．

4.2 車線追従用連結車両の運動方程式

2.4節に示すように，速度状態 qp = [vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T を用いて，図 4.1に示す連結車

両の運動方程式は次式であたえられる．

q̇p(t) = Ap(t)qp(t) + Bq(u(t) − cγ(t)) (4.2.1)

Aq(t) = −vx(t)abT − 1

vx(t)
BqH

T
p , Bq = M−1

p HpK, Mp = T T McT

a = [1, 0, 0]T , b = [0, 1, 0]T , c = [0, 0, 1]T , K = diag[cr, cf , ct]

u(t) = [δf (t), δr(t), δt(t)]
T

 (4.2.2)

Mc =

 m1 + m2 −m2d3 m2d2

−m2d3 Jz3 + m2d
2
3 −Jz2 − m2d2d3

m2d2 −Jz2 − m2d2d3 Jz2 + m2d
2
2

 (4.2.3)

Hp =

 1 1 1

ℓf −ℓr −(dp + ℓt)

0 0 ℓt

 , T =

 1 h 0

0 1 0

0 0 1

 (4.2.4)

上式において，操舵入力u(t)は牽引車前輪舵角 δf (t)，牽引車後輪舵角 δr(t)とトレーラ輪

舵角 δt(t)である．駆動行列 Bq(車輪操舵入力から連結車両の出力までの伝達特性の高周

波ゲイン行列)は正則であるが，正定行列ではない．

連結車両 (4.2.1)に対して適応車線追従コントローラを開発するため，必要となる仮定

を以下に示しておく．
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A1 相対横変位 yr(t), 牽引車の相対ヨー角 εr(t), 注目点 P の横方向速度 vp(t)，牽引車

のヨーレート ε̇1(t)，連結ヨーレート γ̇(t)と連結角 γ(t)，車速 vx(t)と車速の加速度

v̇x(t)は計測されている．

A2 牽引車重量m1・慣性モーメント Jz1，トレーラ重量m2・慣性モーメント Jz2，牽引

車とトレーラの重心位置 h, d2，コーナリング剛性 cf , cr, ctには未知変動が存在する．

h以外の未知パラメータm1, m2, Jz1, Jz2, cf , cr, ct, d2の値は正である．

A3 目標車線の曲率 ρ(t)は有界な未知関数である．

A4 牽引車の前後輪から注目点 Pまでの距離 ℓf と ℓr，連結点から注目点 Pまでの距離

dp，トレーラの長さ ℓtは既知である．

A5 車両速度 vx(t)に関し，vx ≥ vx(t) ≥ vx > 0を満足する有界な正定値 vx, vxが存在

する．vx(t)
(i), i = 1, 2が有界である．

A6 相対横変位の初期値 yr(0),牽引車の相対ヨー角の初期値 εr(0),連結角の初期値 γ(0)，

注目点 P の横方向速度の初期値 vp(0)，牽引車のヨーレートの初期値 ε̇1(0)と連結

ヨーレートの初期値 γ̇(0)は有界である．

仮定A4において，トレーラの長さ ℓtが既知であることを仮定している．牽引車の横方向

速度が利用可能な場合には必要のない仮定である．牽引車の横方向速度が利用できない場

合の車線追従操舵法を開発する場合ために加えた仮定である．

一般に,連結車両の車線追従コントローラは，注目点 P 点における速度状態 qp(t)
T =

[vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]を用いて開発される．もし，速度状態 qp(t)を用いて表現された運動方

程式 (2.4.5)の高周波ゲイン行列BqがBq = QK, Q,K > 0（K：対角行列）となれば，安

定な適応コントローラを簡単に設計できる．しかし，式 (4.2.1)と (4.2.2)に示すように，速

度状態 qp(t)を用いる場合，高周波ゲイン行列 Bq は正定行列と正定対角行列の積として

表現されないため，安定な適応コントローラの設計が困難である．この問題に対処するた

め，次の新しい状態 z(t)を導入する．

z(t) = HT
p qp(t) (4.2.5)

仮定A4において，注目点Pの位置に関する長さ ℓf，ℓr，dpとトレーラの長さ ℓtが既知で

あるので，行列Hpがは既知行列となる．このことならびに仮定A1より，状態 z(t)は利

用可能である．状態 z(t)を用いた運動方程式は次式で与えられる．

ż(t) = −vx(t)
−1Az(t)z(t) + QK(u(t) − cγ(t)) (4.2.6)
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Az(t) = vx(t)
2Az1 + QK, Az1 = HT

p abT (H−1
p )T

Q =
(
H−1

p Mp(H
−1
p )T

)−1
, K = diag[cf , cr, ct]

aT = [1, 0, 0], bT = [0, 1, 0], cT = [0, 0, 1]

 (4.2.7)

行列Mpが正定行列であるため，行列Qは正定行列となる．状態 z(t)を用いた場合，高

周波ゲイン行列は正定行列Qと正定対角行列Kの積を用いて表現される．

連結車両と目標車線との幾何学的関係を図 4.2に示す．図 4.2の円弧は，目標車線を表

している．目標車線の曲率 ρの符号は，車線が反時計方向に回る場合を正としている．図

4.2において，太い実線は連結車両を表し，破線は連結車両が目標車線に追従している状

態を表している．理想連結角 γd(t)は，牽引車が目標車線に追従している場合に，トレー

ラが目標車線に接するときの連結角である．

注目点 Pと目標車線との相対横変位 yr，牽引車と目標車線との相対ヨー角 εr，ならび

に，連結角 γと理想連結角 γdとの相対連結角 γr = γ − γdが零となれば，連結車両は目標

車線に追従する．車線の曲率 ρ(t)が未知な場合，理想連結角 γd(t)が未知となるため，相

対連結角 γr(t)は未知信号となる．相対連結角が未知信号の場合，連結車両が目標車線に

接しているかどうかの判定ができないという問題が発生する．この問題を解決するため，

相対連結角を γ̂r(t) = γ(t) − γ̂d(t)の形で推定することを提案する．ここで，γ̂d(t)は理想

連結角の推定値である．なお，理想連結角の推定法は，以下の 4.3節において示す．相対

連結角の推定値 γ̂r(t)を用いた場合，相対位置状態は，x(t) = [yr(t), εr(t), γ̂r(t)]
T となる．

連結車両と目標車線との間の運動は，次式で与えられる．

ẋ(t) = vx(t)abT x(t) + (HT
p )−1z(t) − bvx(t)ρ(t) − c ˙̂γd(t) (4.2.8)

運動方程式 (4.2.6)と (4.2.8)に基づき，適応車線追従操舵コントローラを開発する．

牽引車横方向速度の信号が必要としない適応車線追従操舵コントローラを開発するため，

連結車両の運動方程式 (4.2.6)を未知行列Θ(t) ∈ R3×10と既知信号ベクトル ξz(t) ∈ R10を

用いて次式で表現し直す．

ż(t) = − dz

vx(t)
z(t) + QK(u(t) − Θ(t)ξz(t) − ωz(t)) (4.2.9)

なお，式 (4.2.9)は

R(t)(vx(t)pI3 + Az(t))z(t) + F (t)z(t) = (p + qz)
(
vx(t)pI3 + Az(t) − B(p)

)
z(t)

R(t) = vx(t)
−1Azd(t), Azd(t) = Az(t) − dzI3, B(p) = vx(t)pI3 + dzI3

F (t) = −R(t)Az(t) + qzAzd(t) + Ȧzd(t)

 (4.2.10)

の関係を用いて導出される．(付録A参照)　式 (4.2.10)において，pは微分演算子 p = d
d t
，

qzは正の設計パラメータ，dzは状態 z(t)の安定性を保証するため導入した正の設計パラ
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メータである．未知行列Θ(t)は次式で与えられる．

Θ(t) =

 aT φe−qzt, θT
z1

bT φe−qzt, θT
z2

cT φe−qzt, θT
z3

 , θzi, i = 1, 2, 3 ∈ R9 (4.2.11)

 θT
z1

θT
z2

θT
z3

 =

[
QK, (QK)−1Az1QK, (QK)−1

]
(4.2.12)

φ = v−1
xa (QK)−1

[
Azd(0)z(0) +

(
qzdzI3 + vx(0)Az1QK

−(qz + dzvx(0)−1)QK + vx(0)−1(QK)2

)
HT

p aaT x(0)

]
(4.2.13)

上式において，φと θziは定数ベクトル，vxaは既知な平均車速である．既知信号ベクト

ル ξz(t)とωz(t)は

ξz(t) = ξz1(t) + ξz2a
T x(t)

ξz1(t)
T = vx(t)

−1

[
vxa,

4∑
i=0

ξf0i(t)
T ,

4∑
i=0

ξf1i(t)
T ,

4∑
i=1

ξf2i(t)
T

]
ξz2(t)

T = [0, − vx(t)
−2aT Hp, − aT Hp, − vx(t)

−1dzqza
T Hp]

 (4.2.14)

ωz(t) = cγ(t) + ω(t)

ω(t)=−vx(t)
−1

(
dzξf00(t) +

4∑
i=1

ξf3i(t) − (qz + dzvx(t)
−1)HT

p aaT x(t)

)  (4.2.15)

で与えられる．ここで，ξfij(t)は

L[ξf00(t)] =
1

s + qz

L[u(t) − cγ(t)]

L[ξf01(t)] = HT
p a

1

s + qz

L[bT x(t)]

L[ξf02(t)] = HT
p a

1

s + qz

L[(qzvx(t)
−1 − vx(t)

−2v̇x(t))a
T x(t)]

L[ξf03(t)] = HT
p b

1

s + qz

L[−vx(t)
−1ε̇1(t)]

L[ξf04(t)] = HT
p c

1

s + qz

L[−vx(t)
−1γ̇(t)]


(4.2.16)

L[ξf10(t)] =
1

s + qz

L[vx(t)
2(u(t) − cγ(t))]

L[ξf11(t)] = HT
p a

1

s + qz

L[vx(t)
2bT x(t)]

L[ξf12(t)] = HT
p a

1

s + qz

L[(qzvx(t) + v̇x(t))a
T x(t)]

L[ξf13(t)] = HT
p b

1

s + qz

L[−vx(t)ε̇1(t)]

L[ξf14(t)] = HT
p c

1

s + qz

L[−vx(t)γ̇(t)]


(4.2.17)
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L[ξf21(t)] = HT
p a

1

s + qz

L
[(

vx(t)(dz + qzvx(t)+2v̇x(t))

)
ε̇1(t)+vx(t)qzdzb

T x(t)

]
L[ξf22(t)] = HT

p a
1

s + qz

L[q2
zdza

T x(t)]

L[ξf23(t)] = HT
p b

1

s + qz

L[−qzdz ε̇1(t)]

L[ξf24(t)] = HT
p c

1

s + qz

L[−qzdzγ̇(t)]


(4.2.18)

L[ξf31(t)] = HT
p a

1

s + qz

[vx(t)ε̇1(t) + (vx(t)qz + dz)b
T x(t)]

L[ξf32(t)] = HT
p a

1

s + qz

[(q2
z + qzdzvx(t)

−1 − dzvx(t)
−2v̇x(t))a

T x(t)]

L[ξf33(t)] = HT
p b

1

s + qz

L[(qz+dzvx(t)
−1)ε̇1(t)]

L[ξf34(t)] = HT
p c

1

s + qz

L[(qz+dzvx(t)
−1)γ̇(t)]


(4.2.19)

である．ξz(t)は ξz(t)
T ξz(t) ≥

v2
xa

v2
x
≥ 0の関係を満足する．この関係は，提案する操舵入

力に振動が発生しないことを保証するために必要となる．既知信号 ξzi(t), i = 1, 2におい

て，ξ̇zi(t), i = 1, 2は利用可能な信号である．横方向速度信号を用いない適応車線追従コ

ントローラの開発において，この特徴は重要である．

4.3 目標車線の曲率と理想連結角の推定

式 (4.2.5)，(4.2.8)より，曲率 ρ(t)は次式で与えられる．

ρ(t) = vx(t)
−1

(
− ε̇r(t) + ε̇1(t)

)
(4.3.1)

上式の両辺をラプラス変換し，左から ω2
n

(s2+2ωnζs+ω2
n)(Ts+1)

を掛けることにより，次式の関係

が得られる．

ω2
n

(s2 + 2ωnζs + ω2
n)(Ts + 1)

L[ρ(t)] =
ω2

n

s2 + 2ωnζs + ω2
n

[
− s

Ts + 1
L

[
εr(t)

vx(t)

]
− 1

Ts + 1

[
L

[
v̇x(t)εr(t)

vx(t)2

]
−L

[
ε̇1(t)

vx(t)

]
− εr(0)

vx(0)

]]
(4.3.2)

上式の導出には，
d

dt

( εr(t)

vx(t)

)
=

ε̇r(t)vx(t) − v̇x(t)εr(t)

vx(t)2
(4.3.3)

より，

L
[ ε̇r(t)

vx(t)

]
= sL

[εr(t)

vx(t)

]
+ L

[ v̇x(t)εr(t)

vx(t)2

]
− εr(0)

vx(0)
(4.3.4)
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の関係が成り立つことを用いている．式 (4.3.2)より，曲率の推定値 ρ̂v(t)を次式で生成す

ることを提案する．

L[ρ̂v(t)] =
ωn

s + ωn

L[vx(t)ρ̂(t)]

L[ρ̂(t)] =　
ω2

n

s2 + 2ωnζs + ω2
n

[
− s

Ts + 1
L

[
εr(t)

vx(t)

]
− 1

Ts + 1

[
L

[
v̇x(t)εr(t)

vx(t)2

]
− L

[
ε̇1(t)

vx(t)

]
− εr(0)

vx(0)

]]


(4.3.5)

ここで，ωn，ζと T は設計パラメータである．式 (4.3.2)，(4.3.5)より,

L[ρ̂(t)] =
ω2

n

(s2 + 2ωnζs + ω2
n)(Ts + 1)

L[ρ(t)] (4.3.6)

の関係が成立することがわかる．一般に，高速道路において連結車両が一定の車速で走行

する場合が多い．さらに，高速道路の車線は，直線 (ρ(t) = 0)と一定の曲率を持つ円弧と

の組み合わせと考えられる．連結車両が一定の車速 (vx(t) = v)で一定な曲率 (ρ(t) = ρ)の

車線を走行する場合，式 (4.3.5)の推定値 ρ̂v(t)は真値 v ρに収束する ( lim
t→∞

ρ̂v(t) = v ρ)．

牽引車が一定曲率 ρの円弧車線に接して走行しているとき，トレーラもこの円弧車線に

接することが理想的であると考える (図 4.3参照)．高速道路を走行中，図 4.3の理想連結

角 γdは微小となることを考慮に入れれば，γdは近似的に次式で与えられる.

γd =
2dpρ

1 − (dpρ)2
(4.3.7)

式 (4.3.7)と曲率の推定値 ρ̂(t)を用いて，理想連結角の推定値 γ̂d(t)を次式の形で与えるこ

とを提案する．

L[γ̂d(t)]=
1

Tγs + 1
L

[
2dpρ̂(t)

1 − (dpρ̂(t))2

]
(4.3.8)
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式 (4.3.8)において，Tγ は設計パラメータである．曲率が一定の場合 (ρ(t) = ρ)，曲率の

推定値 ρ̂(t)は真値 ρに収束し，理想連結角の推定値 γ̂d(t)は真値 γdに近づく．すなわち，

本章で提案している相対位置状態x(t) = [yr(t), εr(t), γ̂r(t)]
T が漸近安定となる適応コント

ローラを設計できれば，曲率が一定な車線を走行しているとき目標車線追従制御が達成さ

れることがわかる．

曲率の推定値 ρ̂(t)が振動的にならないように設計パラメータ ζを ζ = 1と設定した．曲

率と理想連結角の推定性能を設計するため，設計パラメータT と Tγを T = 0.1と Tγ=0.05

と固定し，設計パラメータ ωnを変化させた．図 4.4に設計パラメータ ωnを変化させた場

合の曲率と理想連結角の推定値の応答を示す．図4.4(a)と (c)は推定値 ρ̂(t)と γ̂d(t)応答で

ある．図 4.4(b)と (d)は推定誤差 ρ(t)− ρ̂(t)と γd(t)− γ̂d(t)応答である．図 4.4(a)と (c)に

示すように，目標車線の曲率 ρ(t)が一定の場合，曲率の推定値 ρ̂(t)と真値 ρ(t)が一致し，

理想連結角の推定値 γ̂d(t)と真値 γd(t)が一致する．図 4.4に示すように，ωnを大きくす

ることによって，曲率と理想連結角の推定値が真値に近づき，推定誤差が小さくなり，曲

率推定性能が改善されることがわかる．図 4.4(a)と (c)に示すように，曲率の推定値 ρ̂(t)

と理想連結角の推定値 γ̂d(t)に振動が起きていない．
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4.4 適応車線追従コントローラの構成

仮定A1 − A6に基づき開発した適応車線追従コントローラの設計法を以下に示す．以

下の説明をわかりやすくするために，おおまかな考え方を示しておく．

相対位置状態x(t)を用いた運動方程式 (4.2.8)において，行列Hpとベクトルa, b, cは

既知である．このことより，もし，z(t)が入力として利用可能であれば，図 4.5に示す構

成の制御系を用いて，相対位置状態 x(t)を零に収束させることができる．しかし，実際

には速度状態 z(t)を直接に入力として利用することはできない．そこで，z(t)が入力とし

て利用可能であると仮定して設計された入力を理想速度状態 zd(t)と考え，速度状態 z(t)

を理想速度状態 zd(t)に追従させる適応追従コントローラを設計する．図 4.6にシステム

全体の構成を示している．

4.4.1 理想速度の設計

相対位置状態 x(t)を用いて表現されるシステム式 (4.2.8)において，z(t)を入力と仮定

して次のコントローラを開発した.

z(t) = HT
p [bρ̂v(t) + c ˙̂γd + zx(t)] (4.4.1)

z̈x(t) = −G1x(t) − G2zx(t) − G3żx(t)

zx(0)= żx(0) = [0, 0, 0]T

Gi = diag[gi1, gi2, gi3], i = 1, 2, 3

 (4.4.2)

行列Gi, i = 1, 2, 3は相対位置状態x(t)の零への収束性能を設計するために導入した設計

パラメータであり，正定対角行列である．

新しい状態 η(t)T = [x(t)T , zx(t)
T , żx(t)

T ]を用いれば，式 (4.4.1)，(4.4.2)に示す入力

z(t)を用いた制御システムは，式 (4.2.8)より，次式で与えられる．

η̇(t) = Aηη(t) − Cηbρ̃v(t) (4.4.3)

Aη =

 vx(t)abT I2 03

03 03 I3

−G1 −G2 −G3

, Cη =

 I3

03

03

 , ρ̃v(t) = vx(t)ρ(t) − ρ̂v(t) (4.4.4)

上式において，ρ̃v(t)は車速を含んだ車線曲率の推定誤差である．一定な車速 (vx = v)で曲

率 ρ(t)が一定の車線 (ρ(t) = ρ)を走行している場合，4.3節で述べたように， lim
t→∞

ρ̂v(t) =

v ρ
(

lim
t→∞

ρ̃v(t) = 0
)
となる．このとき，式 (4.4.3)は次式となる．

η̇(t) = Aηη(t) (4.4.5)
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ここで，新しい状態

ηa(t) = [aT x(t), aT zx(t), aT żx(t)]
T

ηb(t) = [bT x(t), bT zx(t), bT żx(t)]
T

ηc(t) = [cT x(t), cT zx(t), cT żx(t)]
T

 (4.4.6)

を定義すれば，式 (4.4.3)のシステムを次式で表現することができる．

η̇a(t) = A1ηa(t) + cavx(t)c
T
c ηb(t)

η̇b(t) = A2ηb(t)

η̇c(t) = A3ηc(t)

Ai =

 0 1 0

0 0 1

−g1i −g2i −g3i

 , i = 1, 2, 3

ca = [1, 0, 0]T


(4.4.7)

式 (4.4.7)より，行列 Ai, i = 1, 2, 3 が漸近安定となるように設計パラメータ gij, i =

1, 2, 3, j = 1, 2, 3を設定すれば，式 (4.4.3)のシステムが漸近安定となり，状態 η(t)が

零へ収束する．設計パラメータ gij, i = 1, 2, 3, j = 1, 2, 3を用いて，相対位置状態x(t)を

含めた状態 η(t)の零への収束性能を設定することができる．状態 η(t)が漸近安定となれ

ば，．連結車両が一定な車速 vx(t) = vで一定の曲率 ρ(t) = ρの目標車線を走行している場

合，注目点 Pの牽引車横速度は vp(t) = 0，牽引車のヨーレートは ε̇1(t) = v ρ，連結角は

γ(t) = γdに収束する．v ρは，連結車両が車速 vで曲率 ρの目標車線に追従して走行する

ために必要な牽引車のヨーレイトである．

ここで，設計パラメータ gij, i = 1, 2, 3, j = 1, 2, 3の設定法の一例を示しておく．

式 (4.4.7)より，相対ヨー角 εr(t)の初期値が零でない場合，相対ヨー角 εr(t)の応答は

相対横変位 yr(t)の応答に影響が与える．式 (4.4.7)のシステム行列 Ai, i = 1, 2, 3の特性

多項式を (s + 2.4)3とした場合の相対横変位 yr(t)と相対ヨー角 εr(t)の応答を図 4.7に示

す．相対横変位 yr(t)と相対ヨー角 εr(t)の初期値を yr(0) = 1m, εr(0) = 1.12deg (0.02rad)

と設定した．図 4.7(a)に示すように，相対横変位 yr(t)に逆応答 0.2mが発生している．相

対ヨー角応答の相対横変位応答への影響を小さくするために，相対ヨー角が相対横変位

より早く零へ収束するように，システム行列 Ai, i = 1, 2の特性多項式を試行錯誤的に

(s + 0.08β)3, (s + 0.2β)3と定めた．相対連結角が零でないまま走行するのは非常に危険

である．なるべく速く相対連結角の推定値を零へ収束させるため，試行錯誤的に Aη3を

(s + 0.3β)3と定めた．

式 (4.4.7)のシステム行列 Aηi, i = 1, 2, 3の特性多項式が (s + 0.08β)3, (s + 0.2β)3，

58



0 5 10

0

0.5

1

[s]

[deg]

(b)  εr 

0 5 10

0

0.5

1

[m]

[s]
(a)  yr 

Fig.4.7 Responses of Virtual Control System ((s + 2.4)3)

0 5 10
0

0.5

1
 yr [m]

[s]

β =60
β =30

β =20

Fig.4.8 Responses of Virtual Control System (β = 20, 30, 60)

0 5 10
−1

0

1

[s]

vx(t)=80km/h vx(t)=100km/h

vx(t)=120km/h

[deg]

(b)  εr 

0 5 10

0

0.5

1
[m]

[s]

vx(t)=80km/h

vx(t)=100km/h

vx(t)=120km/h

(a)  yr 

0 5 10

−0.3

0

0.3

[deg]

[s]

vx(t)=80km/h

vx(t)=100km/h

vx(t)=120km/h

^(c)  γr 

Fig.4.9 Responses of Virtual Control System (vx = 80, 100, 120km/h)

59



(s + 0.3β)3となるように，設計パラメータ gij, i = 1, 2, 3, j = 1, 2, 3

g11 = (0.08β)3, g21 = 3(0.08β)2, g31 = 3(0.08β)

g12 = (0.2β)3, g22 = 3(0.2β)2, g32 = 3(0.2β)

g13 = (0.3β)3, g23 = 3(0.3β)2, g33 = 3(0.3β)

β = 30

 (4.4.8)

となる．式 (4.4.8)の βは相対位置状態x(t)の過渡応答設計を簡単にするため導入した正

の設計パラメータである．設計パラメータ βを用いて，相対位置状態 x(t)の零への収束

性能を設定することができる．

図 4.8に βを変化させた場合の相対横変位 yr(t)の応答を示す．一般に，高速道路での

車線追従制御は，コーナリング中ではなく，直線車線において開始されるものと考えら

れる．そして，このとき，相対ヨー角 εr(t)と相対連結角の推定値 γ̂r(t)はほぼ零である．

このことを考慮したため，図 4.8のシミュレーションでは，相対横変位 yr(t)の初期値を

yr(0) = 1mと設定した．相対ヨー角 εr(t)と相対連結角の推定値 γ̂r(t)の初期値は εr(0) = 0

と γ̂r(0) = 0である．図 4.8に示すように，設計パラメータ βを大きくすることによって，

相対横変位 yr(t)の零への収束性能が改善されることがわかる．図 4.9に，車速 vx(t)を変

化させた場合の相対横変位 yr(t)，相対ヨー角 εr(t)と相対連結角の推定値 γ̂r(t)の応答を

示す．図 4.9に示すように，車速が変化しても，各相対位置応答にほとんど変化が生じな

いことがわかる．

4.4.2 追従誤差システムと適応操舵コントローラの構成

実際には，状態 z(t)を入力として用いることができない．そこで，前節で設計された速

度状態 z(t)(4.4.1)を理想速度状態（以下では zd(t)と表記する）と考え，状態 z(t)を理想

理想状態 zd(t)にに追従させることを考える．このことを実現するために，追従誤差 e(t)

を次式で定義する．

e(t) = z(t) − zd(t) (4.4.9)

追従誤差 e(t)に関する誤差方程式は次式で与えられる．

ė(t) = − dz

vx(t)
e(t) + QK(u(t) − Θ(t)ξ(t) − ωz(t)) (4.4.10)

ξ(t) = ξ1(t) + ξ2(t)a
T x(t)

ξ1(t) = ξz1(t) + [0, 0, 0, 0, 0, 0, 0, ξe(t)
T ]T

ξ2(t) = ξz2(t)

ξe(t) =
dz

vx(t)
zd(t) + HT

p [żx(t) + b ˙̂ρv(t) + c¨̂γd(t)]


(4.4.11)
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仮定A1，A2，A4と式 (4.3.5)，(4.3.8)，(4.4.1)，(4.4.1)，(4.4.2)より，誤差方程式 (4.4.10)

は以下の特徴を持つ．

P1 信号 ξi(t), i = 1, 2, ωz(t))とその微分値 ξ̇i(t), i = 1, 2が利用可能であることが簡単

に確認できる．

P2 高周波ゲイン行列QKは未知行列である．しかし，高周波ゲイン行列は未知な正定

行列Qと未知な正定対角行列Kの積を用いて表現されている．

文献 (54)と同様に証明することより，追従誤差 e(t)が利用可能な信号であれば，適応

操舵コントローラ

u(t) = Θ̂(t)ξ(t) + ωz(t) (4.4.12)

˙̂
Θ(t) = −[δ(t)ẽ(t) + e(t)]ξ(t)T Γ

Γ > 0, δ(t) =
α3

1 + α4e−α2t
, α > 0

 (4.4.13)

˙̂e(t) = − dz

vx(t)
e(t) + α2ẽ(t), ẽ(t)=e(t) − ê(t), ẽ(0) = e(0) (4.4.14)

を用いて誤差システム (4.4.10)を漸近安定化できることを示すことができる．ここで，Θ̂(t)

は未知パラメータΘ(t)の推定値であり，ê(t)は操舵入力の振動を防ぐために導入された

追従誤差 e(t)の推定値である．また，αは未知パラメータの推定性能を改善するために導

入された設計パラメータである．しかしながら，牽引車の横方向速度が利用できない場合

には，この操舵コントローラを用いることができない．

そこで，P2の特徴を用いて，式 (4.4.12)のコントローラと等価的に同じ信号を生成で

きる適応操舵コントローラを開発した．

u(t) = Θ̂(t)ξ(t) + ωz(t) (4.4.15)

Θ̂(t) = Θ̂1(t) − (1 + δ(t))HT
p aaT x(t)ξθ(t)

T Γ

ξθ(t) = ξ1(t) + 0.5ξ2(t)a
T x(t)

˙̂
Θ1(t) = −(1+δ(t))

(
− vx(t)H

T
p abT x(t)+HT

p bε̇1(t)+HT
p cγ̇(t)−zd(t)

)
ξ(t)T Γ

+ δ(t)ê(t)ξ(t)T Γ + δ̇(t)HT
p aaT x(t)ξθ(t)

T Γ

+(1+δ(t))HT
p aaT x(t)

(
ξ̇1(t) + 0.5ξ̇2(t)a

T x(t)

)T

Γ

Θ̂1(0) = (1 + δ(0))HT
p aaT x(t)ξθ(0)T Γ −

[
vx(0)

vxa

ω(0)T , 03, 03, 03

]T


(4.4.16)
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．
ê(t) = ê1(t) − (dzvx(t)

−1 − α2)HT
p aaT x(t)

˙̂e1(t) = −α2ê(t) − dzv̇x(t)vx(t)
−2HT

p aaT x(t) − (dzvx(t)
−1

− α2)

[
HT

p

(
bε̇1(t)+cγ̇(t) − vx(t)abT x(t)

)
− zd(t)

]
ê1(0) = (dzvx(0)−1 − α2)HT

p aaT x(0)


(4.4.17)

適応操舵コントローラ (4424)∼(4425)には牽引車の横方向速度は含までおらず，操舵信号

は生成可能である．式 (4.2.8)より

z(t) = HT
p (aaT + bbT + ccT )(HT

p )−1z(t)

= HT
pa(aT ẋ(t) − vx(t)b

T x(t)) + HT
p (bε̇1(t) + cγ̇(t)) (4.4.18)

の関係が成り立つことを用いて，式 (4.4.16)の上段，式 (4.4.17)上段の関係式の両辺を時

間微分することにより，式 (4.4.13)ならびに式 (4.4.14)が導出される．

4.4.3 車線追従システムの安定解析

開発された適応操舵コントローラ (4.4.15), (4.4.16), (4.4.17)を用いた閉ループシステム

において，次の定理が成り立つ．

[定理 4.1]閉ループシステム (4.4.10)，(4.4.15), (4.4.16), (4.4.17)は安定となり，追従誤差

e(t)ならびに推定誤差 ẽ(t)と未知パラメータの推定誤差 Θ̃(t)ξ(t)は零に収束する．なお，

Θ̃(t)は Θ̃(t) = Θ(t) − Θ̂(t)と定義される．以外の設計パラメータをある値に固定したと

き，関係式 α ≥ α > 0を満足する正定値 αが存在し，Θ̃(t)ξ(t)が次式の関係を満足する．

∥Θ̃(t)T ξ(t)∥2 ≤ dθ1, for 0 ≤ t < t1
∥Θ̃(t)T ξ(t)∥2 ≤ e−αdθ0(t−t1)dθ2 + α−1dθ3, for t1 ≤ t

}
(4.4.19)

ここで，時刻 t1は t1 = α−2 ln(e2α4α−4)，dθi, i = 0, · · · , 3は設計パラメータαに無関係に

定まる正の定数である． □

証明：まず，閉ループシステム (4.4.10)，(4.4.15), (4.4.16), (4.4.17)の安定性を示す．正定

値関数を次式で与える．

V (t) = δ(t)V
ee(t) + Ve(t) + V

eΘ(t) + 2ρvV2(t) (4.4.20)

V
ee(t) = ẽ(t)T Q−1ẽ(t)

Ve(t) = e(t)T Q−1e(t)

V
eΘ(t) = tr[K

1
2 Θ̃(t)Γ−1Θ̃(t)T K

1
2 ]

 (4.4.21)
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V2(t) = ρv2e
−qzt

ρv = V2(0) +

√
V2(0)2 +

α3

1 + α4
V

ee(0) + Ve(0) + V
eΘ(0) + 1

ρv2 =
√

2∥Γ− 1
2∥∥φ∥max{√cf ,

√
cr,

√
ct}

 (4.4.22)

以下の関係

Θ̃(t) =

 θ̃1(t)
T

θ̃2(t)
T

θ̃3(t)
T

 , Θ(t) =

 θ1(t)
T

θ2(t)
T

θ3(t)
T

 , θ̃i(t), θi(t) ∈ R10, i = 1, 2, 3 (4.4.23)

を用いれば，正定値関数 V
eΘ(t)と関数 tr[KΘ̃(t)Γ−1Θ̇(t)T ]は次のように表現できる．

V
eΘ(t) = cf θ̃1(t)

T Γ−1θ̃1(t) + crθ̃2(t)
T Γ−1θ̃2(t) + ctθ̃3(t)

T Γ−1θ̃3(t)

tr[KΘ̃(t)Γ−1Θ̇(t)T ] = cf θ̃1(t)
T Γ−1θ̇1(t) + crθ̃2(t)

T Γ−1θ̇2(t) + ctθ̃3(t)
T Γ−1θ̇3(t)

}
　 (4.4.24)

式 (4.4.24)と次式の関係

∥θ̇i(t)∥ ≤ qz∥φ∥e−qzt

(cf∥θ̃1(t)
T Γ− 1

2∥ + cr∥θ̃2(t)
T Γ− 1

2∥ + ct∥θ̃3(t)
T Γ− 1

2∥)2

≤ 2c2
f θ̃1(t)

T Γ−1θ̃1(t) + 2c2
rθ̃2(t)

T Γ−1θ̃2(t) + 2c2
t θ̃3(t)

T Γ−1θ̃3(t)

 (4.4.25)

より，次式の関係を導出することができる．(
tr[KΘ̃(t)Γ−1Θ̇(t)T ]

)2

≤
(

cf∥θ̃1(t)
T Γ− 1

2∥ + cr∥θ̃2(t)
T Γ− 1

2∥

+ct∥θ̃3(t)
TΓ− 1

2∥
)2

∥Γ−1
2∥2q2

z∥φ∥2e−2qzt

≤ 2V
eΘ(t)max{√cf ,

√
cr,

√
ct}∥Γ− 1

2∥2q2
z∥φ∥2e−2qzt

≤ V (t)q2
zρ

2
v2e

−2qzt (4.4.26)

仮定A5，式 (4.4.10)，(4.4.13)，(4.4.15)，(4.4.26)と関係 |δ̇(t)| ≤ α2δ(t), ˙̃e(t) = −α2ẽ(t)−
QKΘ̃(t)ξ(t)より，正定値関数 V (t)の時間微分は次式の関係を満足する．

V̇ (t) ≤ −α2δ(t)V
ee(t) − 2

dz

vx

Ve(t) − 2qzρv2e
−qzt(ρv − V

1
2 (t)) (4.4.27)

式 (4.4.22)の中段の式で与える ρvを考慮すれば，次式の関係が成り立つことがわかる．(付

録 B参照)

V̇ (t) ≤ −α2δ(t)V
ee(t) − 2

dz

vx

Ve(t) (4.4.28)

上式の関係と仮定A6より，正定値関数 V (t)に含まれるすべての信号は有界である．さ

らに，Lasalle-Yoshizawaの定理 (29)より，追従誤差 e(t)ならびに推定誤差 ẽ(t)が，零へ収

束することもわかる．
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追従誤差 e(t)を考慮すれば，式 (4.4.3)は次式となる．

η̇(t) = Aηη(t) + Cη[(H
T
p )−1e(t) − bxρ̃v(t)] (4.4.29)

追従誤差 e(t)が零へ収束すること，ならびに仮定A3より，状態η(t)安定となることがわ

かる．正定値関数 V (t)に含まれる信号の有界性と仮定A3，A5，A6，式 (4.4.9)，(4.4.29)

より，信号 η(t), x(t), zx(t), żx(t), z(t), zd(t)と γ(t)は有界である．z(t)の有界性，仮定

A5，A6と式 (4.2.6)より，信号L−1[ 1
s+qz

L[u(t)]], L−1[ 1
s+qz

L[vx(t)
2u(t)]]が有界であること

を簡単に確めることができる．上述信号の有界性を用いて，既知信号 ξ(t), ωzと操舵入力

u(t)有界であることを簡単に確めることができる．以上より，閉ループシステム (4.4.10)，

(4.4.15), (4.4.16), (4.4.17)が安定となることがわかる．

つぎに，推定誤差 Θ̃(t)ξ(t)が零へ収束することを示す． ˙̃e(t)が零に収束すれば， ˙̃e(t) =

−α2ẽ(t) + QKΘ̃(t)ξ(t)の関係より，Θ̃(t)ξ(t)は零へ収束する．上述の信号の有界性より，
¨̃e(t)が有界であることを簡単に確かめることができる．このこと，ならびに，lim

t→∞

∫ t

0
˙̃e(τ)dτ =

−ẽ(0)の関係を用いれば，Barbalat’lemma(30)より， ˙̃e(t)が零に収束することがわかる．そ

して，Θ̃(t)ξ(t)の零への収束性が保証される．

正定値関数 V (t)の初期値 V (0)は設計パラメータ αに無関係な有界の値である．さら

に，有界な信号 ẽ(t), e(t), Θ̃(t), ξ(t), ξ̇(t)はは設計パラメータ αに無関係な値である．こ

のことより，式 (4.4.19)の上段の式は成り立つことがわかる．最後に，式 (4.4.19)の下段

の関係が成り立つことを示す．このことを示すため，次式の関係を用いた．

ζ(t) = ˙̃e(t) + α2e−α2tẽ(0)

ζ(t) ≤ dz1e
−α2t + α−2dz2

}
. (4.4.30)

上式の dzi, i = 1, 2は設計パラメータ αに無関係な正定値である (付録C参照). 正定値関

数 Vθを，Vθ = ξ(t)T Θ̃(t)T Q−1Θ̃(t)ξ(t)で定義する．ẽ(t) = −α−2 ˙̃e(t) − α−2QKΘ̃(t)ξ(t)

と式 (4.4.28)用いれば,正定値関数 Vθの時間微分が次式を満足することがわかる．

V̇θ(t) =2ξ(t)T Θ̃(t)T Q−1

(
Θ̃(t)ξ̇(t) + Θ̇(t)ξ(t) +

[
δ(t)ẽ(t) + e(t)

]
ξ(t)T Γξ(t)

)
= 2ξ(t)T Θ̃(t)T Q−1

(
Θ̃(t)ξ̇(t) + Θ̇(t)ξ(t) + e(t)ξ(t)T Γξ(t)

)
−2α−2δ(t)ξ(t)T Θ̃(t)T

(
KΘ̃(t)ξ(t)+Q−1ζ(t)−α2e−α2tQ−1ẽ(0)

)
ξ(t)TΓξ(t).(4.4.31)

式 (4.4.31)，閉ループシステム信号の有界性，関係 ẽ(0) = e(0)と ξ(t)T ξ(t) ≥ v2
xa

v2
x
より，次

の関係を満足する αに無関係な有界正定値 dθi, i = 1, 2が存在することがわかる．

V̇θ(t) ≤ dθ1 − 2α−2δ(t)dθVθ(t) + δ(t)e−α2tdθ2

dθ =
λmin[K]λmin[Γ]v2

xa

λmax[Q−1]v2
x

 (4.4.32)
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e−α2t1 = e−2α4α−4の関係より，任意の時刻 t ≥ t1において，関係e−α2t ≤ e−2α4α−4とα3 >

δ(t) ≥ α3/(1+α4e−2)が成り立つ．このことと式 (4.4.32)より，(4.4.28)を満足する有界な

正定値 d
eΘiが存在する． □

定理 4.1より，閉ループシステムにおいて以下の特性があることがわかる．

P3 設計パラメータ αを大きくしたとき，時刻 t1は単調減少し，式 (4.4.28)より，推定

誤差 ∥Θ̃(t)T ξ(t)∥の収束性能が改善される．

P4 推定誤差 Θ̃(t)T ξ(t)を用いれば，式 (4.4.15)の入力舵角はu(t) = Θ(t)ξ(t) + ωz(t)−
Θ̃(t)ξ(t)と表現できる．設計パラメータ αを大きくしたとき，入力舵角は真値を用

いた理想入力舵角ud(t) = Θ(t)ξ(t) + ωz(t)に近づく．このことより，設計パラメー

タ αを大きくすることによって，未知パラメータを推定することに起因する高周波

振動は発生しにくくなる．

P5 設計パラメータαを大きくしたとき，式 (4.4.10)より，追従誤差e(t)の誤差方程式は

ė(t) = − dz

vx(t)
e(t)に近づくことがわかる．追従誤差 e(t)の収束速度は設計パラメー

タ dzを用いて設計できる．そして，相対位置状態 x(t)は式 (4.4.3)で設計された応

答に近づく．

P6 提案する適応操舵コントローラには，横方向速度の計測を必要としない．

4.5 数値シミュレーションを用いた制御性能の検証

本節では，前節で開発した適応車線追従制御手法の有効性を示すために行った数値シ

ミュレーション結果を示す．連結車両のノミナルパラメータ値は 2.2節表 2.1の値を用い

た．初期時刻 t = 0において注目点Pと目標車線との相対横変位を yr(0) = 1mとする．相

対位置状態 x(t)の初期値は x(t) = [1, 0, 0],速度状態 z(t)は z(t) = [0, 0, 0]である.

曲率推定と理想連結角推定の設計パラメータは ωn = 18, ζ = 1, T = 0.1, Tγ = 0.05と

設定した．コントローラの設計パラメータは β = 30, qz = 1, dz = 100 ∗ 1000/602, Γ = I,

α = 500
1
3 , vxa = 100 ∗ 1000/602と設定した.

以下のシミュレーションにおいて用いた目標車線と車速 vx(t)を図 4.10に示す．

提案する適応操舵コントローラ (4.4.15), (4.4.16), (4.4.17)を用いて図 4.10(a)に示した目

標車線を走行したときの車線の曲率と理想連結角の推定を行った結果を図4.10に示す．図

4.10に示すように，目標車線の曲率 ρ(t)が一定の場合，曲率の推定値 ρ̂(t)と真値 ρ(t)が

一致し，理想連結角の推定値 γ̂d(t)と真値 γd(t)が一致する．一般の車線では，一定曲率の

車線がある緩和曲線を用いて結合されている．緩和曲線を用いて結合された目標車線の場
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合，ρ̇(t)が有界になるので，曲率推定の推定誤差 ρ̃(t) = ρ(t) − ρ̂(t)の絶対値が小さくな

り，制御システム全体の制御性能の改善が予測される．

図 4.12に, αを変化させた場合の入力舵角応答を示す．なお，図 4.12では，トレーラ輪

舵角の応答しか示していないが，牽引車前後輪舵角応答も同様の応答となる．δtdは，式

(4.4.15)において推定値 Θ̂(t)ではなく，真値を用いた理想入力舵角ud(t) = Θ(t)ξ(t)+ωz(t)

を用いたときのトレーラ輪舵角である．図 4.12に示すように設計パラメータ βを大きく

することにより，入力舵角の高周波振動が小さくなり，入力舵角と理想入力舵角の誤差が

零に近づくことがわかる．α = 500
1
3 の場合，入力舵角と理想入力舵角との誤差がほぼ零

となり，入力舵角の高周波振動がなくなっている．

図 4.13に設計パラメータ ωnを変化させた場合の相対横変位 yr(t)と入力舵角の応答を

示す．ωnは曲率推定の設計パラメータである．図 4.13に示すように，ωn以外の設計パラ

メータをある値に固定したとき，ωnを大きくすると，曲率の推定値 ρ̂(t)が素早く真値 ρ(t)

に近づくので，定常車線追従性能を改善できる．このとき，相対横変位 yr(t)の過渡応答

に全く変化が生じない．しかし，大きな ωnを用いた場合，入力舵角の微分値が大きくな

るという問題がある．この特徴を用いて，試行錯誤的に設計パラメータωnの値をωn = 18

と設定した．
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Fig.4.13 Variation of reponses forωn = 6, 18, 80

図 4.14に設計パラメータ βを変化させた場合の相対横変位 yr(t)と入力舵角の応答を示

す．βは相対位置状態x(t)の過渡応答を設計するため導入した設計パラメータである．図

4.14に示すように，βを大きくすると，yr(t)が素早く零へ収束し，収束性能が改善され

ることがわかる．このとき，yr(t)定常応答に大きな変化は生じない．しかし，大きな β

を用いた場合，初期入力舵角が大きくなるという問題がある．過大な初期入力舵角の発生

を防ぐため，試行錯誤的に設計パラメータ βの値を β = 30と設定した．

連結車両パラメータの未知変動に対するロバスト性を示すために行ったシミュレーショ

ン結果を図 4.15に示す．車両パラメータは次のCase1∼Case3のように変化させた．

Case1:連結車両パラメータのすべての未知変動が零の場合である.

Case2:トレーラの重量と慣性モーメントに 40%の未知変動がある.

m2 = 490 × 1.4kg, Jz2 = 390 × 1.4kgm2, d2 = 2 × 0.9m

Case3: Case2の変化に加えて牽引車前後輪とトレーラ輪のコーナリング剛性が 25%の未

知変動がある.

m2 = 490× 1.4kg, Jz2 = 390× 1.4kgm2, d2 = 2× 0.9m, cf = 24400× 0.75N/rad,

cr = 34600 × 0.75N/rad, ct = 34600 × 0.75N/rad)
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Fig.4.14 Variation of reponses forβ = 20, 30, 60

図 4.15(a)∼(c)に，車両パラメータが変化した場合の相対横変位 yr(t)，相対ヨー角 εr(t)

と相対連結角の推定値 γ̂r(t)の応答を示す．図 4.15(d)∼(f)に，Case1∼Case3の入力舵角応

答を示す．図 4.15(g)に Case1∼Case3のトレーラ輪軌跡を示す．図 4.15(h)に Case3の牽

引車前輪とトレーラ輪の軌跡を示す．

図 4.15に示すように，車速変化と車両パラメータの未知変動が生じても，相対横変位

yr(t),相対ヨー角 εr(t)，ならびに相対連結角の推定値 γ̂r(t)にまったく変化が生じず，連結

車両が目標車線に追従していることがわかる．さらに，図 4.15(a)∼(c)に示すように，目

標車線の曲率 ρ(t)が一定の場合，相対横変位 yr(t)，相対ヨー角 εr(t)，相対連結角の推定

値 γ̂r(t)が零へ収束している．図 4.15(h)に示すように，車速変化と車両パラメータの未知

変動が生じても，牽引車前輪とトレーラ輪の軌跡が一致し，内輪差が生じない．時刻が5

秒付近と 11秒付近において，目標車線の曲率が変化している．図 4.15に示すように，目

標車線の曲率が変化する場合においても，良い追従性能が実現できることがわかる．
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Fig.4.15 Robust Performance
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4.6 未知外乱が存在する場合の制御性能の検証

本節では，未知外乱が存在する場合において，開発した適応車線追従操舵コントローラ

の有効性を示すために行った数値シミュレーション結果を示す．

まず，未知外乱を有するアクティブ連結車両の運動方程式を示す．図 4.16に外乱を有

するアクティブ連結車両モデルを示している．図 4.16において，Swと Swtは未知外乱に

より発生した横力，点 F と点 Ftは横力 Swと Swtの着力点，ℓwは横力 Swの着力点 F か

ら注目点 Pまでの距離，ℓwtは横力 Swtの着力点 Ftからトレーラ重心までの距離である．

状態 qp = [vp(t), ε̇1(t), γ̇(t)]T を用いた外乱を有するアクティブ連結車両の運動方程式は

以下の式で与えられる (52),(53)．

Mpq̇p(t)= −vx(t)abT Mpqp(t)−
1

vx(t)
HpKHT

p qp(t)+HpK(u(t)−cγ(t))+T T d(t) (4.6.1)

d(t) = [Sw(t)+Swt(t), (ℓw−h)Sw−(d1+d2−ℓwt)Swt(t), (d2 − ℓwt)Swt(t)]
T (4.6.2)

d(t)は未知外乱の横力を表すベクトルである．状態 z(t) = HT
p qp(t)を用いた場合，外乱

を有するアクティブ連結車両の運動方程式は次式となる．

ż(t) = −vx(t)
−1Az(t)z(t) + QK(u(t) − cγ(t)) + HT

p M−1
p T T d(t) (4.6.3)

Az(t) = vx(t)
2Az1 + QK, Az1 = HT

p abT (H−1
p )T

Q =
(
H−1

p Mp(H
−1
p )T

)−1
, K = diag[cf , cr, ct]

aT = [1, 0, 0], bT = [0, 1, 0], cT = [0, 0, 1]

 (4.6.4)
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Fig.4.17 The Disturbance of Lateral Force

つぎに，提案する適応車線追従操舵コントローラを用いた外乱を有するアクティブ連結

車両の数値シミュレーション結果を示す．連結車両のノミナルパラメータ値は2.2節表 2.1

の値を用いた．初期時刻 t = 0において注目点Pと目標車線との相対横変位を yr(0) = 1m

とする．相対位置状態x(t)の初期値はx(t) = [1, 0, 0],速度状態 z(t)は z(t) = [0, 0, 0]で

ある.曲率推定と理想連結角推定の設計パラメータは ωn = 18, ζ = 1, T = 0.1, Tγ = 0.05

と設定した．コントローラの設計パラメータは β = 30, qz = 1, dz = 100∗1000/602, Γ = I,

α = 500
1
3 , vxa = 100 ∗ 1000/602と設定した. 図 4.10に示す目標車線と車速 vx(t)を用い

た．風速 15m/sの横風を想定して，図 4.17に示す未知外乱の横力 Sw(t)と Swt(t)を用い

た．以下のCase1∼Case3のようにシミュレーションを行った．

Case1:車両パラメータはノミナル値である.

Case2:車両パラメータはノミナル値である．牽引車とトレーらの重心に未知外乱の横力

Sw(t)と Swt(t)が存在する．

Case3:未知な車両パラメータ変化：m2 = 490 + 200kg, Jz2 = 390 + 160kgm2,

cf = 24400 × 0.7N/rad, cr = ct = 34600 × 0.7N/rad

　牽引車とトレーらの重心に未知外乱の横力 Sw(t)と Swt(t)が存在する．

図 4.18(a)∼(c)に，未知外乱の横力が存在した場合の相対横変位 yr(t)，相対ヨー角 εr(t)

と相対連結角の推定値 γ̂r(t)の応答を示す．図 4.18(d)∼(f)に，Case1∼Case3の入力舵角応

答を示す．図 4.18(g)に Case1∼Case3のトレーラ輪軌跡を示す．図 4.18(h)に Case3の牽

引車前輪とトレーラ輪の軌跡を示す．図 4.18に示すように，未知外乱の横力と車両パラ

メータの未知変動が存在ても，相対横変位 yr(t),相対ヨー角 εr(t)，ならびに相対連結角の

推定値 γ̂r(t)にまったく変化が生じず，連結車両が目標車線に追従していることがわかる．

図 4.18(h)に示すように，未知外乱の横力と車両パラメータの未知変動が存在しても，牽
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引車前輪とトレーラ輪の軌跡が一致し，内輪差が生じない．シミュレーション結果より，

提案する適応車線追従操舵コントローラが未知外乱に対して強いロバスト性を持つこと

がわかる．

4.7 おわりに

本章では，三つの独立した車輪操舵 (牽引車の前後輪操舵,トレーラ輪操舵)を用いたア

クティブ連結車両に対して，牽引車横方向速度の信号が必要としない適応車線追従操舵コ

ントローラを提案した．そして，数値シミュレーションを用いて提案手法の有効性を示し

た．以下に本章で得られた結論を述べる．

(1)牽引車の横方向速度を用いずに，連結車両を目標車線に追従させるための適応追従操

舵法の開発に適した新しい運動方程式表現を提案した．そして，この運動方程式に基づ

き，車両パラメータや路面に未知変動があったとしても操縦性能に変化が生じないことを

理論的に保証できる適応追従操舵法を開発した．さらに，未知外乱，車両パラメータや路

面にに未知変動が存在するとしても操縦性能に変化が生じないことを，数値シミュレー

ションを用いて確認した．

(2)目標車線の未知曲率の推定法を提案した．そして，この推定値を用いて連結車両が円

旋回をする場合に牽引車とトレーラが円に接する理想連結角を推定する方法も提案した．

未知曲率を推定することにより，連結車両と目標車線との間に定常偏差が生じない操舵法

を開発した．そして，このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．

(3)車速が変化することを考慮して提案する操舵法が開発されているので，連結車両の車

速が大きく変化しても，提案する操舵法を用いて制御された連結車両は不安定になること

なく目標車線に追従する．

(4)提案する操舵法では，車線追従の定常性能と過渡応答性能が独立に設計できることを

数値シミュレーションを用いて示した．
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第 5章 結論

5.1 結論

普通乗用車のような小型車両に比べ，連結車両の構造は複雑であり，非常に操縦の難し

い車両である．連結車両が何らかの原因で操縦不安定になったとき，特に大型車両の操縦

に不慣れな操縦者には安定化が難しく，事故の発生につながる可能性がある．連結車両の

操縦安定性を向上することができれば，操縦者の操縦ミスによる操縦不安定な状況の発生

を抑えることができる．そして，操縦不安定状況の発生が軽減されれば，事故の発生がか

なり抑制されるものと期待される．連結車両の操縦安定性を改善するため，本論文では，

操縦者の指令舵角に対する適応操縦安定化手法と高速道路での自動操舵を用いた適応車

線追従操舵手法を提案した．

第 3章では，車両パラメータに未知変動が存在する場合に対し，牽引車の前後輪操舵な

らびにトレーラ輪操舵を用いた強いロバスト性を持つ適応操縦安定化手法を示した．連結

車両のような多入出システムに対して適応制御手法を応用するには，車輪操舵入力から連

結車両の出力 (牽引車の横方向速度，ヨーレイト，ならびに連結角)までの伝達特性の高周

波ゲイン行列のすべての主座小行列式が零ではなく，その符号が不変かつ既知である必要

がある (39),(40)．まず，車両パラメータの未知変動が存在する連結車両において，既知行列

を用いて連結車両の出力を線形変換した新しい出力を用いたとき，車輪操舵入力から新し

い出力までの伝達特性の高周波ゲイン行列が上記の条件を満足することを示した．この変

形によって，車両パラメータの未知変動に対し強いロバスト性を持つ適応操舵コントロー

ラが簡単に設計できる．つぎに，定常円旋回において，牽引車ならびにトレーラが円に接

して走行する理想連結車両モデルの設計法を提案した．この理想モデルには，牽引車前輪

とトレーラ輪と間に内輪差が生じにくいという特徴が存在する．このことを，数値シミュ

レーションを用いて確認した．最後に，提案した理想連結車両モデルに実際の連結車両を

追従させるための適応操舵手法を開発した．提案する操舵手法を用いた場合，車両パラ

メータや路面に未知変動があったとしても，操縦性能に変化が生じないことを理論的に示

した．さらに，このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．提案する適応操舵

法を用いた場合，一つの設計パラメータを大きくすることより，入力として用いている車

輪操舵に未知パラメータ推定に起因する振動が発生しにくくなることを理論的に示した．

そして，このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．提案する適応操舵コント

ローラを用いることにより，未知外乱，車両パラメータや路面に未知変動が存在しても，

操縦者は操縦性能の変化を感じずに連結車両を操縦することができる．

第 4章では，車体重量，慣性モーメントやコーナリング剛性などの車両パラメータの未
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知変化に対し，牽引車の前後輪操舵ならびにトレーラ輪操舵を用いた強いロバスト性を持

つ適応車線追従操舵コントローラを示した．提案する適応車線追従操舵コントローラで

は，計測しにくい横方向速度の信号を用いていない．まず，牽引車の横方向速度を用いず

に，連結車両を目標車線に追従させるための適応追従操舵法の開発に適した新しい運動方

程式表現を提案した．そして，この運動方程式に基づき，車両パラメータや路面に未知変

動があったとしても操縦性能に変化が生じないことを理論的に保証できる適応追従操舵

法を開発した．さらに，未知外乱，車両パラメータや路面にに未知変動が存在するとして

も操縦性能に変化が生じないことを，数値シミュレーションを用いて確認した．つぎに，

目標車線の未知曲率の推定法を提案した．そして，この推定値を用いて連結車両が円旋回

をする場合に牽引車とトレーラが円に接する理想連結角を推定する方法も提案した．未知

曲率を推定することにより，連結車両と目標車線との間に定常偏差が生じない．そして，

このことを，数値シミュレーションを用いて確認した．車速が変化することを考慮して提

案する操舵法が開発されているので，連結車両の車速が大きく変化しても，提案する操舵

法を用いて制御された連結車両は不安定になることなく目標車線に追従する．提案する操

舵法では，車線追従の定常性能と過渡応答性能が独立に設計できることを数値シミュレー

ションを用いて示した．

5.2 今後の課題

本論文では，操縦者の指令舵角に対する適応操縦安定化手法と高速道路での自動操舵を

用いた適応車線追従操舵手法を提案し，数値シミュレーションを用いて提案手法の有効性

を示した．しかし，提案手法では，モータなどの操舵用アクチュエータの特性が考慮され

ていないという問題がある．このため，提案する操舵法を用いて制御された連結車両にお

いて，モータなどアクチュエータの特性あるいはアクチュエータの未知パラメータ変動に

よって，所期の制御性能が達成できない場合が存在する．操舵用アクチュエータのダイ

ナミクスが存在する連結車両に対する提案手法の拡張は今後の課題である．
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付録A

式 (4.2.9)∼(4.2.19)の導出

式 (4.2.6)より，[vx(t)pI3 + Az(t)]z(t) = vx(t)QK(u(t) − cγ(t))の関係を満足すること

がわかる．pは微分演算子 p = d
d t
である．この関係と式 (4.2.10)を用いて，次式を導出す

ることができる．

(p + qz)B(p)z(t) = (p + qz)vx(t)QK(u(t) − cγ(t)) − R(t)vx(t)QK(u(t)

−cγ(t)) − F (t)z(t) (A.1)

記号 τ を用いて式 (A.1)の時間 tを表現し，式 (A.1)の両辺に e−qz(t−τ)を掛け，0から tま

で積分すると，次式の関係が得られる．∫ t

0

e−qz(t−τ)(p + qz)B(p)z(τ)dτ

=

∫ t

0

e−qz(t−τ)(p + qz)vx(t)QK(u(τ) − cγ(τ))dτ

−
∫ t

0

e−qz(t−τ)R(τ)vx(τ)QK(u(τ) − cγ(τ)) −
∫ t

0

e−qz(t−τ)F (τ)z(τ)dτ (A.2)

式 (4.2.9)を導出するため，R(t)と F (t)z(t)は次式のように変形する．

R(t) = vx(t)Az1 + vx(t)
−1QK − dzvx(t)

−1I3, (A.3)

F (t)z(t) = F1(t)Az1z(t) + F2(t)z(t)

= F1(t)H
T
p aε̇(t) + F2(t)H

T
p (bbT + ccT )(HT

p )−1z(t)

= F1(t)H
T
p aε̇(t) + F2(t)H

T
p bε̇(t) + F2(t)H

T
p cγ̇(t)

+ F2(t)H
T
p a(aT ẋ(t) − vx(t)b

T x(t))

F1(t) = −vx(t)
3Az1 + vx(t)(dz + qzvx(t) + 2v̇x(t))I3 − vx(t)QK

F2(t) = −qzdzI3 − vx(t)Az1QK + (qz + dzvx(t)
−1)QK − vx(t)

−1(QK)2


(A.4)

上式では，式 (4.2.8)aT ẋ(t) = vx(t)b
T x(t)+aT (HT

p )−1z(t)の関係を用いた．次式の関係と

式 (A.2)を用いて，式 (4.2.9)∼(4.2.19)を導出することができる．次式で用いる信号 ξij(t)

は式 (4.2.16)∼(4.2.19)で定義された．∫ t

0

e−qz(t−τ)(p+qz)B(p)z(τ)dτ =B(p)z(t)−e−qzt(vx(0)ż(0)+dzz(0))

=B(p)z(t) −e−qztvx(0)QK(u(0)−cγ(0))

+ e−qztAzd(0)z(0)∫ t

0

e−qz(t−τ)(p + qz)vx(τ)QKu(τ)dτ =vx(t)QK(u(t)−cγ(t))−e−qztvx(0)QK(u(0)

− cγ(0))∫ t

0

e−qz(t−τ)R(τ)vx(τ)QK(u(τ) − cγ(τ))dτ =(QK)2ξf00(t)+Az1QKξf10(t)

− dzQKξf00(t)



(A.5)
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∫ t

0

e−qz(t−τ)

(
F1(τ)HT

p aε̇(τ) − vx(τ)F2(τ)HT
p abT x(τ)

)
dτ

= (QK)2ξf01(t) + Az1QKξf11(t) + ξf21(t) − QKξf31(t)∫ t

0

e−qz(t−τ)F2(τ)HT
p aaT ẋ(τ)dτ

= F2(t)H
T
p aaT x(t) − e−qztF2(0)HT

p aaT x(0)

−
∫ t

0

e−qz(t−τ)qzF2(τ)HT
p aaT x(τ)dτ −

∫ t

0

e−qz(t−τ)Ḟ2(τ)HT
p aaT x(τ)dτ

= (QK)2

(
ξf02(t) − vx(t)

−1HT
p aaT x(t)

)
+ Az1QK

(
ξf12(t) − vx(t)H

T
p aaT x(t)

)
+

(
ξf22(t) − qzdzH

T
p aaT x(t)

)
− QK

(
ξf32(t) − (qz + dzvx(t)

−1)HT
p cxa

T x(t)

)
− e−qztF2(0)HT

p aaT x(0)∫ t

0

e−qz(t−τ)F2(τ)HT
p bε̇(τ)dτ

= (QK)2ξf03(t) + Az1QKξf13(t) + ξf23(t) + QKξf33(t)∫ t

0

e−qz(t−τ)F2(τ)HT
p cγ̇(τ)dτ

= (QK)2ξf04(t) + Az1QKξf14(t) + ξf24(t) + QKξf34(t)



(A.6)

付録B

式 (4.4.28)の導出

ρvを変数と仮定する．

ρ2
v = V (0) = (δV

ee(0) + Ve(0) + V
eΘ(0)) + 2ρvV2(0) (B.1)

の根 ρvは次式で与える．

V2(0) ±
√

V2(0)2 + δV
ee(0) + Ve(0) + V

eΘ(0) (B.2)

式 (4.4.22)の ρv は式 (B.2)の ρv より大きい．このことより，ρv =
√

2∥Γ− 1
2∥∥φ∥の場合，

次式の関係が成り立つ．

V (0) < ρ2
v (B.3)

すなわち，初期時刻 t = 0において，式 (4.4.28)が成り立つ．以下に，このことを背理法

を用いて示す．

ある時刻 t0 > 0においてV (t0) > ρ2
vとなったと仮定する．このとき，V (t1) = ρ2

v, V (t) <

ρ2
v, 0 ≤ t < t1 < t0となる時刻 t1 > 0が存在する．時刻 0 ≤ t ≤ t1において，V (t) ≤ ρ2

vと

なるので，式 (4.4.27)より，V̇ (t) ≤ 0となる．V̇ (t) ≤ 0, 0 ≤ t ≤ t1より，
∫ t1
0

V̇ (τ)dτ ≤ 0

の関係が得られる．この関係より，V (t1) ≤ V (0) < ρ2
vを得る．このことは V (t1) = ρ2

vと

なることと矛盾する．以上より，式 (B.3)が示され，式 (4.4.28)が導出される．
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付録C

式 (4.4.30)の導出

まず，次式の関係を満足する αに無関係な有界正定値 dei, i = 1, 2が存在することを

示す．

∥ẽ(t)∥2 ≤ de1e
−α2t + α−4de2. (C.1)

正定値関数 V
ee(t)を，V

ee(t) = ẽ(t)T ẽ(t)で定義する．V
ee(t)の時間微分が次式となる．

V̇
ee(t) = −2α2ẽT ẽ(t) − 2ẽ(t)T QKΘ̃(t)ξ(t). (C.2)

˙̃e(t) = −α2ẽ(t)−QKΘ̃(t)ξ(t)の関係と信号の有界性より，次式の関係を満足するαに無

関係な有界正定値 de3が存在する．

2ẽ(t)T QKΘ̃(t)ξ(t) ≤ α2ẽ(t)T ẽ(t) + α−2∥QKΘ̃(t)ξ(t)∥2 ≤ α2V
ee(t) + α−2de3. (C.3)

式 (C.3)を用いて，次式の関係が得られる．

V̇
ez(t) ≤ −α2V

ez(t) + α−2dz5 (C.4)

上式より，式 (C.1)が導出できる．

つぎに，式 (4.4.30)の導出を示す．新しい状態 ζ(t)は次式を満足する．

ζ̇(t) = −α2ζ(t) − QKΘ̃(t)ξ̇(t)

−QK
[
Θ̇(t)ξ(t) + (δ(t)ẽ(t) + e(t))ξ(t)T Γξ(t)

]
(C.5)

上式と信号の有界性より，次式の関係を満足するαに無関係な有界正定値 dζi, i = 1, 2が

存在する．

V̇ζ(t) ≤ −2α2ζ(t)T ζ(t) + 2∥ζ(t)∥(dζ1 + δ(t)dζ2∥ẽ(t)∥), Vζ(t) = ζ(t)T ζ(t) (C.6)

式 (C.1)と関係

2∥ζ(t)∥dζ1 ≤ 0.5α2∥ζ(t)∥2 + 2α−2d
2

ζ1

2∥ζ(t)∥δ(t)dζ2∥ẽ(t)∥ ≤ 0.5α2∥ζ(t)∥2 + 2α−2δ(t)2d
2

ζ2∥ẽ(t)∥2

α4e−α2t

(1 + α4e−α2t)2
≤ 1

4

 (C.7)

を用いて，次式が導出できる．

V̇ζ(t) ≤ −α2Vζ(t) + dζ3 (C.8)

dζ3はαに無関係な有界正定値である．式 (C.8)とVξ(0) = ξ(0)T Θ̃(0)T KΘ̃(0)ξ(0)より，式
(4.4.30)が導出できる．
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