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Cornering Characteristics of a Two-Wheel Drive Motorcycle 

 

Shintaroh Murakami      Hidekazu Nishimura 

 

In this paper, assuming two-wheel drive of a motorcycle, its cornering characteristics are analyzed by carrying out 

simulations with multi-body dynamics model. It is shown that attitude of the motorcycle during acceleration in a corner is 

varied by two-wheel driving torque ratio, and is indicated that there is a certain front-rear wheel driving torque ratio which 

makes the roll rate stay flat during acceleration in a corner. 
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1．まえがき 

未舗装路など駆動力の発生しにくい状況でのトラクション

や加速力を向上させるため，四輪自動車の場合は前後の車輪

を共に駆動させた四輪駆動車がすでに普及している．フロン

トサスペンションの構成や車重などからの駆動方法に対する

制約が大きいことから，二輪自動車の場合は後輪駆動が一般

的である．一方で，エンジンからの駆動力伝達方法や電動モ

ーターの使用などにより，前輪を駆動するためのさまざまな

装置が考えられ(1) – (4)，競技車両として市販されたものもある
(5)．文献(5)では前後輪を駆動することによる得失として，ト

ラクションや加速力の良さ，高速安定性の向上があるものの，

ややアンダーステアであることが挙げられている．なお，自

転車に関しては，小型のインホイールモーターを用いて前輪

を駆動させる形式で一般に市販されている． 

このように二輪自動車の前輪を駆動させる方法については

多くの考察がなされ，定性的な特性が示されているものの，

コーナリング特性を定量的に解析した研究は見当たらない．

そこで本論文では，従来型の二輪自動車に前後輪の駆動力を

持たせ，シミュレーションによりそのコーナリング特性を解

析する．その際，前輪駆動装置としてはインホイールモータ

ーを想定し，その質量と慣性モーメントを考慮する．定常円

旋回時のインパルス応答，および旋回中の加速シミュレーシ

ョンを行い，異なる前後輪の駆動トルク配分の結果を比較す

る． 

 

2．ライダー‐二輪自動車系の力学モデル 

図 1 にライダー‐二輪自動車系の力学モデル(6)を示す．

二輪自動車は，後輪フレーム（ライダーの下体，リアフォ

ーク，タンク，エンジンを含む），前輪フレーム（ハンドル，

フロントステア，フロントフォークを含む），後輪，前輪の

4剛体で構成される(7), (8)．図 1では，慣性座標系の原点を O

とし，後輪フレームの重心 A の地面への垂直投影点にとる．

5つの剛体の重心を各々，W：ライダーの上体の重心，A：

後輪フレームの重心，U：前輪フレームの重心，C：後輪の

重心，D：前輪の重心として，各剛体の座標系をそれぞれ

の基準座標系にとる．各剛体の質量は各々，mW：ライダー

の上体の質量，mA：後輪フレームの質量，mU：前輪フレー

ムの質量，mC：後輪の質量，mD：前輪の質量で表わす．ま

た，記号 R は車輪の半径で，Rr：後輪半径，Rf：前輪半径

である．記号 τ はトルクを表わし，τfr：ライダーからの操

舵トルク，τfc：前輪操舵アシスト機構が生じる操舵制御ト

ルク，τrr：後輪制駆動トルク，τrf：前輪制駆動トルクとす

る．ライダー上体はハンドル軸中心から長さ 0.3 m のハン

ドルバーへ，ばね Kwzおよびダンパ Cwzを介して結合してい

る(9), (10)．また，ライダーの上体は x軸まわりに回転ばね Kwx

およびダンパ Cwx で後輪フレームと結合され
(11)，結合点を

中心として受動的な運動を行うものとする(12)．ライダーの

上体は y軸まわりの回転ばね Kwy, ダンパ Cwyで後輪フレー

ムと結合され，ピッチング運動の自由度が与えられる(6)． 

ライダー‐二輪自動車系の諸元とばね・ダンパ係数をそ

れぞれ，表 1，表 2に示す．車両は文献(13)を参照した．ラ

イダー上体の質量 mWおよび慣性モーメント I'OWxx，I'OWyy，

I'OWzz は，文献(14)を参考にして得た推定値である(6)．身長

1.78 m，体重 72 kgの日本人男性をライダーとして想定して

いる．回転ばね Kwy, ダンパ Cwyの値については，-4 m/s2の

減速時にライダーの上体が 5 度程度の前傾角を持つとして，

シミュレーション結果より定めている．また，前輪駆動装

置を，質量 20 kg，半径 0.15 m, 幅 0.12 mの密度一様の円筒

形状とみなし，前輪の重心点に追加した． 

後輪フレームの重心位置 ROA，後輪フレームのオイラー角

ΘOA，前輪操舵角 δ，ライダーの上体のリーン角 θwx，ライダー

上体の前傾角 θwy，後輪回転角 θr，前輪回転角 θf，後サスペン

ションの変位角ψおよび前サスペンションの伸縮長 ludを用い， 
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Fig. 1 Dynamical model of the rider-motorcycle system 

 

Table 1 Specification of rider-motorcycle system 

Mass 
[kg] 

mA mU mW mC mD 

164.4 15.5 48.9 19.2 30.9 

Inertia 
[kgm2 ] 

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

26.0 1.74 1.73 0.41 0.40 

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

24.7 0.30 1.67 1.68 0.70 

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

26.3 0.40 0.38 0.41 0.40 

Length 

[m] 

a1 a2 a3 a4 hb 

0.545 0.523 0.417 0.50 0.300 

b1 b2 c1 f1 e1 

0.707 0.307 0.050 0.130 0.049 

Rr Rf - - - 

0.312 0.299 - - - 

 

Table 2 Specification of spring stiffness and damping coefficients 

Spring stiffness 
[Nm/rad] 

Kwx Kwy Kcs 

350 1050 40000 

Damping coefficient [Nms/rad] 
Cwx Cwy Ccs 

20 60 1000 

Spring stiffness 
[N/m] 

Kwz Kds 

172.2 25000 

Damping coefficient 
 [Ns/m] 

Cwz Cds 

26.4 2000 

 

 

一般化座標Qを次のように定義する ． 

 
T

udfrwywx
T
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ただし，上付きの添え字 T は転置を表す．COAを後輪フレ

ームの座標系 Aから慣性座標系Oへの回転行列とするとき，

OAOAOA VR  C の関係を有する OAV を用い，一般化速度 S

を 
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と定義する．上付のダッシュがない場合には慣性座標系で

表されたことを，ダッシュがある場合は各剛体の基準座標

系によって表わされたことを意味する．一般化座標Q と一

般化速度 Sの間には 
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    (3) 

の関係が成り立つ．非線形運動方程式は，ライダー‐二輪

自動車系の質量行列m，および力行列 fを用いて， 

 

fSm       (4)  

のように表される(15)．力行列 f には，非線形特性を有する

タイヤ力(16)等各剛体に加わる外力とトルクが含まれる．  

一般化座標Qおよび一般化速度 Sからなる状態ベクトル

x，および後輪制駆動トルク τrr，前輪制駆動トルク τrf，前

輪操舵トルク τfからなる入力ベクトル u 

   
T

frfrr

T
TT  uSQx   ,     (5) 

を用いて，式(3), (4)より，次の非線形状態方程式を得るこ

とができる． 

EBuAxx     (6) 

 

3．前後輪駆動による定常円旋回中のコーナリング特性 

 非線形状態方程式(6)を用い，前後駆動トルク配分の違いに

よる定常円旋回時のコーナリング特性を比較する．図 2 のよ

うにライダーから一定の前輪操舵トルク τf を与え，目標後輪

回転角速度 θrtに追従するように PID制御し，前輪駆動トルク

τrfおよび後輪駆動トルク τrrを一定の比率で与える．PID 制御

には，比例ゲイン係数 kp_rr = 8および積分ゲイン係数 ki_rr = 4，

微分ゲイン係数 kd_rr = 0.2を用いた．路面摩擦係数は 0.8とす

る． 

定常円旋回中に前輪のみが路上の突起物を乗り越えるよう

な場合を想定し，前輪操舵トルクへパルス幅 0.4 s，振幅 10 Nm

の三角波状インパルス外乱(18)を加えるシミュレーションを行

った．シミュレーション開始後 1.5 sの時点で駆動トルクを一

定値に固定することで，外乱によって駆動トルクは変化しな
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い．シミュレーション開始後 2 sの時点で外乱を加え，その後

もライダーは一定の前輪操舵トルクを与え続けるものとする．

目標後輪回転角速度θ
．

rtを車速が60 km/hとなるように設定し，

前輪操舵トルク τfr =-4 Nm，前輪および後輪の駆動トルク比が

それぞれτrf :τrr=0:1, τrf :τrr=0.1:0.9, τrf:τrr=0.15:0.85, τrf :τrr=0.25:0.75, 

τrf :τrr=0.5:0.5, τrf :τrr=0.75:0.25, τrf :τrr=0.85:0.15である場合のシミ

ュレーション結果を，図 3に示す．図 3 (a)は操舵角，図 3 (b)

はロール角，図 3 (c)はロ―ルレートである． 

図 3 (a), (b)より，操舵トルク一定の場合，前輪の駆動トルク

配分が大きくなるほど操舵角が小さくなる．ロール角も定常

旋回時で約 21°から約 15°へと小さくなり，回転半径が大き 
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Fig. 2  Closed-loop control system 

0 2 4 6 8 10
-5

0

5

10

15

Time [s]

R
o
ll

 R
at

e 
[d

eg
/s

]

0 2 4 6 8 10
-2

-1.5

-1

-0.5

Time [s]

S
te

er
in

g
 A

n
g
le

 [
d
eg

]

 

 

0 2 4 6 8 10

15

20

25

Time [s]

R
o
ll

 A
n
g
le

 [
d
eg

]

15.0:85.0 :              25.0:75.0 :

5.0:5.0 :              75.0:25.0 :

85.0:015 :                  9.0:1.0 :

1:0 :









rrrfrrrf

rrrfrrrf

rrrfrrrf

rrrf

:ττ:ττ

:ττ:ττ

:ττ:ττ

:ττ

(a) Steering Angle

(c) Roll Rate

(b) Roll Angle

 

Fig. 3 Simulation results in steady-state circular turning 

くなる．また図 3 (c)では，インパルス外乱入力後のロールレ

ートがどれもほぼ一致している．操舵軸まわりの外乱に対す

る車体の姿勢変化は，駆動トルク配分の影響を受けないこと

がわかる． 

 

4．旋回中の加速 

次に，より大きな駆動トルクが加えられる状況での挙動を 
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Fig. 4 Target speed of simulations for acceleration 
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Fig. 5 Simulation results during acceleration 
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確認するため，図 2の目標後輪回転角速度 θ
．

rtを時間と共に変

化させ，旋回中に加速を行う場合についてシミュレーション

を行った． 図 4に，初速度を 60 km/hとし, 2回にわたり加速

度 2 m/s2で加速する場合の車速の目標値を示す．図 5 に，前

輪操舵トルク τfr =-4 Nm，前輪および後輪の駆動トルク比がそ

れぞれ τrf:τrr=0:1, τrf:τrr=0.1:0.9, τrf:τrr=0.15:0.85, τrf:τrr=0.25:0.75, 

τrf:τrr=0.5:0.5, τrf :τrr=0.75:0.25, τrf :τrr=0.85:0.15の場合のシミュレ

ーション結果を示す．図 5 (a)は前輪駆動トルク，図 5 (b)はヨ

ーレート，図 5 (c)はロール角，図 5 (d)はロールレートである． 

図 5 (a), (b)から，前輪への駆動トルク配分が大きいほどヨー

レートが小さくなることがわかる．図 5 (c)より，後輪のみで

駆動する場合には加速によってロール角が 30°程度に達して

いるが，τrf :τrr=0.85:0.15の場合には前輪を駆動することにより

車体がロール角 7°程度に起き上がることがわかる．図 5 (d)

より，前後輪の駆動トルク比が τrf:τrr=0.15:0.85のときロールレ

ートの変動が最も小さいことがわかる．図 5 (c)に示した加速

時のロール角の変動は，この駆動トルク比の付近で切り替わ

っている．紙面の都合により割愛したが，前輪の質量増加に

より加速度の大きな場合 100 km/hより高い速度域で操舵角に

振動が表れるものの，加速度 2 m/s2から 4 m/s2，前輪操舵トル

ク τfr =-1 Nmから-4 Nmの間で同様の傾向が確認できた． 

 

5．まとめ 

 本論文では，二輪自動車の前後輪が駆動力を持つ場合を想

定し，操舵トルクを一定にした定常円旋回および旋回中の加

速時について，前後輪駆動トルクの比を変えてシミュレーシ

ョンを行った．前輪を駆動させた場合，後輪のみを駆動させ

る場合に比べて操舵角が小さくなり，車体の傾きは減尐する．

また，旋回中に加速を行うとき，後輪のみを駆動させる場合

には車体の傾きが増すが，前輪を駆動させた場合には車体の

傾きが減尐し，前後輪の駆動トルク比が 0.15:0.85（前輪:後輪）

付近では傾きの変動が小さいことを示した．この結果より，

前輪へ後輪と同程度以上の駆動トルクを持たせた場合には，

旋回中のアクセル操作により車両が起きやすくなるが，前輪

駆動トルクを後輪駆動トルクに対し約 20 %程度とする場合に

は，車両の傾きの変化を抑える効果があると考えられる． 
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サスペンション機構を考慮した二輪自動車の制動時における運動解析 

（後輪の浮き上がりを再現した制動試験結果との比較） 

村上 晋太郎，西村 秀和，小野 俊作，波野 淳 

Motion Analysis of a Motorcycle in Braking with Consideration of the Suspension Mechanism 

(Comparison with Riding Test Results for Rear Wheel Lifting) 

Shintaroh MURAKAMI, Hidekazu NISHIMURA, Shunsaku ONO and Sunao HANO 

Keio Univ. Graduate School of System Design and Management 
Hiyoshi 4-1-1, Kohoku-ku, Yokohama, 223-8526 Japan 

In braking situations for a motorcycle, excessive braking torque input can cause large pitching motions of the 

motorcycle, and it may result in rear wheel lifting problems. In this paper, running experiments for the motorcycle are 

conducted on rapid deceleration conditions, and the motion of the motorcycle is analyzed based on the experimental 

results. The rear suspension mechanism of the test vehicle is modeled and included in a thirteen-degrees-of-freedom 

rider-motorcycle model, and parameters of the rider-motorcycle model are identified. By carrying out simulations, and 

using the measured brake oil pressure data to braking torque inputs, it is demonstrated that the simulation results are 

consistent with the experimental results, even if the rear wheel lifting is caused by excessive braking torque inputs. 

Key Words : Motorcycle, Vehicle Dynamics, Multibody Dynamics, Modeling, Braking 

1. 緒   論 

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

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

車体全体が不安定となって転倒に至り大きな事故に繋がる危険性がある．こうした問題に対して，Sharp(1)や Corno

ら(2)は，過度のピッチングを防ぐための制動方法を検討している．Cossalter らは，後輪の浮き上がりを防ぎ制動

距離を最小化するためのブレーキ力およびサスペンションパラメータの最適化(3)を行った．また，文献(4)では，

前後輪への理想的なブレーキ力配分を検討している．一方，著者らは，サスペンションによる車体のピッチング

の自由度に加えて，ライダー上体のピッチング自由度を追加した 13自由度のライダー二輪自動車系の力学モデル

を構築し，制動中の状態を平衡点として線形化を行った．その上で固有値解析，周波数応答解析を行っている(5), (6)． 

文献(1)-(6)では，解析あるいはシミュレーション結果と実験結果との整合性が示されていないが，文献(7)では，

急制動中に後輪が接地と浮き上がりの状態を振動的に繰り返すホッピング現象に関して，実車制動試験結果との

整合性が論じられている．そこでは，駆動系の挙動を詳細にモデル化し，市販の機構解析ソフトウェアを用いた

シミュレーションでホッピング現象を再現している．しかしながら，駆動系の挙動について詳述されているもの

の，車体のピッチ角やピッチレートなど車体全体の運動については論じられていない．また，力学モデルにライ

ダーの挙動を表すモデルが考慮されていないため，ライダーの姿勢によるホッピング現象への影響等は示されて

いない． 

そこで本論文では，二輪自動車の実車制動試験結果に基づき，急制動時の運動解析を行い，車体のピッチング

を伴って後輪が浮き上がる挙動を再現する力学モデルを構築する．まず試験車両のリアサスペンションについて

機構解析を行い，この機構を考慮した 13自由度のライダー‐二輪自動車系の力学モデルを構築する．そして試験

車両に基づき力学モデルのパラメータ同定を行い，実車で測定されたブレーキ油圧から算出した制動トルク入力

を力学モデルに与えることにより制動シミュレーションを行う．過大な制動によって車体のピッチングが大きく
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なると，後輪が浮き上がり状態に至ることをシミュレーションにより再現し，制動試験結果と整合性のあること

を示す．また，ライダー前傾姿勢による車体挙動への影響について考察する． 

 

2.  試験車両およびライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデル 

2・1 試験車両 

本論文で対象とする試験車両は，排気量 1000 ccの二輪自動車で，図 1にその写真を示す．x, y, z軸の加速度，

および x, y, z軸まわりのヨーレート，ロールレート，ピッチレートを検出するため，試験車両の車体上部にある

燃料給油口の付近には，3 軸加速度センサと 3 軸角速度センサを設置している．また，前・後輪回転速度，前・

後輪ブレーキ油圧，前輪操舵角，後輪車軸高をそれぞれ検出するためのセンサを備えている．なお，タイヤが変

形することを考慮すると車輪接地点周速度としては誤差が含まれるが，4 章では前・後輪回転速度にそれぞれ，

静止状態での前輪および後輪の半径を乗じて求めた前・後輪接地点周速度（以下，前・後輪速度）を用いる． 

試験車両のフロントサスペンションは，一般的なテレスコピック型サスペンションで，ショックアブソーバー

を兼ねた 2本のフロントフォークで構成されている．フロントフォークのストロークはリニアセンサで直接計測

しており，本論文では，このセンサ出力を，フロントサスペンションのストロークと呼ぶ． 

一方，試験車両のリアサスペンションはリンク式モノショック型サスペンションで，スイングアームを含むリ

ンク機構を有し，その 1点から 1本のショックアブソーバーを介して車体の中央部付近に接続されている．リン

ク機構があるため，このショックアブソーバーのストロークは，後輪フレームと後輪車軸間の相対変位とは一致

しない．試験車両では，スイングアーム下端のボルトと，シート下方にあるパッセンジャー用ステップ取り付け

位置との間にリニアセンサの両端を固定し，このセンサのストロークを測定している．詳細は 3章で述べるが、

本論文ではこのセンサ出力をリアサスペンションセンサのストロークと呼び，リアショックアブソーバーのスト

ロークと区別している．  

 

2・2 ライダー‐二輪自動車系の非線形力学モデル 

図 1 に示した試験車両をもとに構築したライダー‐二輪自動車系の力学モデル(6)を図 2 に示す．図 2 の力学モ

デルには，3 章で述べるリンク機構を単純化したリアサスペンションのモデルを用いている．二輪自動車は，後

輪フレーム（ライダーの下体，燃料タンク，エンジンを含む），前輪フレーム（ハンドル，フロントステア，フロ

ントフォークを含む），後輪，前輪の 4剛体で構成され(8), (9)，フロントおよびリアサスペンションを考慮している
(5), (6)．図 2では，慣性座標系の原点を Oとし，後輪フレームの重心 A の地面への垂直投影点にとる．5つの剛体

の重心を各々，W：ライダーの上体の重心，A：後輪フレームの重心，U：前輪フレームの重心，C：後輪の重心，

D：前輪の重心として，各剛体の座標系をそれぞれの基準座標系にとる．各剛体の質量はそれぞれ，mW：ライダ 

 

 

Triaxial acceleration and triaxial

angular velocity sensor module

Rear suspension stroke sensor

Front suspension stroke sensor

Steering angle sensor

Rear wheel axis height sensor

Rear brake oil pressure sensor 

Rear wheel speed sensor

Front brake oil pressure sensor

Front wheel speed sensor
 

Fig. 1 Test vehicle and measurement equipments 
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Fig. 2 Dynamical model of rider-motorcycle system 

 

ーの上体の質量，mA：後輪フレームの質量，mU：前輪フレームの質量，mC：後輪の質量，mD：前輪の質量で表

す．また，記号 Rは車輪の半径で，Rr：後輪半径，Rf：前輪半径である．記号 τはトルクを表し，τf：ライダーか

らの操舵トルク，τrr：後輪制駆動トルク，τrf：前輪制動トルクとする．後輪制駆動トルク τrrは，後輪制動トルク

τbrと後輪駆動トルク τarの和である．ライダー‐二輪自動車系の諸元を表 1に，サスペンションを除くばね定数お

よび減衰係数を表 2に示す． 

ライダーは身長 1.71 m，乗車装備時の体重 80 kgの日本人男性である．ライダー上体はハンドル軸中心から長

さ 0.3 mのハンドルバーへ，ばね Kwzおよびダンパ Cwzを介して結合している
(10), (11)．また，ライダーの上体は，x

軸まわりに回転ばね Kwxおよびダンパ Cwx
(10), (12)，y軸まわりに回転ばね Kwy, ダンパ Cwy

(6)で後輪フレームと結合さ

れ，着座位置 J3を支点として受動的な運動を行うものとする．ライダー上体の y軸まわりの前傾角は，後輪フレ

ームの z 軸を 0 として右ねじの方向を正にとり，乗車時の姿勢に合わせて初期値 θwyoを
30 に定めた．ライダー

上体 y軸まわりの回転ばね Kwy, ダンパ Cwy，および，ばね Kuwx, ダンパ Cuwxの値については，-9 m/s2の減速時に

ライダーの上体が 2 程度傾くようにシミュレーションを何回か繰り返して定めている．ライダー上体の質量 mW

と慣性モーメント I'OWxx，I'OWyy，I'OWzzは，身長と体重を基に文献(14)を参考にして得た推定値である(5)．  

図 2の力学モデルに示されるリアサスペンションは，マスレスリンクのスイングアームを含むリンク機構と，

ばね Kcsおよびダンパ Ccsからなるショックアブソーバーによって構成されている．スイングアームは，後輪の重

心 C，後輪フレーム上の点 J2およびショックアブソーバーの端点 JSCに，y軸まわりに回転するピンジョイントで

接続される．ショックアブソーバーのもう一方の端点 JSAは，後輪フレームに，y軸まわりに回転するピンジョイ

ントにより接続されている．車体 y軸まわりに回転するスイングアームの角度を，車体の x軸を 0 として右ねじ

の方向を正にとり， 0  と表す．ライダー非乗車時に車体を直立させた状態でスイングアーム初期角度
93.90  を定めている．角度 は初期値 0 を基準とするスイングアーム角である．前輪と前輪フレームは，

前輪操舵軸と平行設置されているフロントフォークのショックアブソーバーのばねKdsおよびダンパCdsを介して

結合されており，フロントサスペンションは変位 ludを生じる．リアサスペンションの機構と作用力，および前後

サスペンションのばね Kds，Kcsおよびダンパ Cds，Ccsについては，3章で詳述する． 

車体各部の質量と慣性モーメントは文献(13)を参照している．車軸間距離や車輪半径，スイングアームの長さ

は，試験車両の実測値を用いた．後輪フレーム Aの重心位置を定める a1, a4, b4の値に関しては，ライダー非乗車

時，6.9 m/s (25 km/h)の一定速度での走行シミュレーションを行い，ライダー非乗車時に試験車両で測定した前後

輪荷重と一致するよう決定した．ライダー着座位置のパラメータ a5, b5の値に関しては，ライダー乗車時，6.9 m/s 

(25 km/h)の一定速度での走行シミュレーションを行い，ライダー乗車時の前後輪荷重と一致するよう決定した．

ライダー乗車時の前後輪荷重の実測値は前輪 1372 N，後輪 1421 N，力学モデル上の前後輪荷重は前輪 1373 N，

後輪 1420 Nである． 
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後輪フレームの重心位置 ROA，後輪フレームのオイラー角ΘOA，前輪操舵角 δ，ライダーの上体のリーン角 θwx，

ライダー上体の前傾角 θwy，後輪回転角 θr，前輪回転角 θf，スイングアーム角 ψおよびフロントサスペンションの

ストローク ludを用い，一般化座標Qを次のように定義する． 

 
T

udfrwywx
T
OA

T
OA lΘRQ        (1) 

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

とき， OAOAOA VR  C の関係を有する OAV を用い，一般化速度 Sを 

 
T

udfrwywx
T
OA

T
OA l ΘVS        (2) 

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

座標系によって表されたことを意味する． 

 

Table 1 Specifications of the rider-motorcycle system 

Mass [kg] 
mA mU mW mC mD 

196 14.3 53.1 14.7 7.0 

Inertia 

[kgm
2
 ] 

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

11.8 1.74 1.80 0.41 0.26 

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

24.0 0.30 1.71 1.68 0.47 

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

15.4 0.40 0.45 0.41 0.26 

Length 

[m] 

a1 a2 a3 a4 a5 

0.501 0.737 0.365 0.166 0.368 

a6 b1 b2 b4 b5 

0.580 0.522 0.230 0.130 0.273 

hb Rr Rf c1 e1 

0.300 0.310 0.290 0.026 0.021 

f1 trail wheel base - - 

0.099 0.107 1.435 - - 

Angle 

[deg] 

λ θwyo 0  - - 

25 30 93.9  - - 

 

Table 2 Specifications of spring constants and damping coefficients 

Rotational spring constant [Nm/rad] 
Kwx Kwy - - 

350 10000 - - 

Rotational damping coefficient [Nms/rad] 
Cwx Cwy - - 

20 600 - - 

Spring constant [N/m] 
Kwz Kdz Kcz Kuwx 

172.2 150000 150000 1000 

Damping coefficient [Ns/m] 
Cwz Cdz Ccz Cuwx 

26.4 1000 1000 200 
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各剛体の質量行列 iM，慣性行列 iJ，速度行列 OiΛ ，力行列 OiΓ をそれぞれ，次のように定義する． 

 

 WDCUAi

IIIdiag

m

OiiOiOi

OiiOiOi
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OizzOiyyOixxi

ii

 and   ,  ,  ,:     ~

~

33


































 

ΩJΩN

VMΩF
Γ

Ω

V
Λ

J

IM

      (3) 

ここで， OiF は各剛体の力ベクトル， OiN は各剛体のトルクベクトルである．各剛体のニュートン‐オイラー方

程式は以下のように表される． 

HH
fHm             (4) 

ただし， 

 

 

 
T

T
OW

T
OD

T
OC

T
OU
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OA

H

T
T
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T

OD
T

OC
T

OU
T

OA

WDCUA
H diag

ΓΓΓΓΓf

ΛΛΛΛΛH

MMMMMm





  

       (5) 

力行列 H
f は，サスペンションによる作用力の他，タイヤ力など各剛体に加わる力とトルクを含む．タイヤ力特

性に関し，文献(15)に3種類のタイヤサイズについてそのマジックフォーミュラのパラメータが示されているが，

その中から試験車両に近いタイヤサイズ 120/70, 180/70 を選定してそれぞれ前輪と後輪のタイヤに設定した．路

面摩擦係数は 1.2とし，タイヤのころがり抵抗係数を 0.015としている．また，後輪には駆動チェーンによって回

転抵抗が生じる．回転抵抗によるトルクが後輪回転速度 r
 に比例すると仮定し，後輪の浮き上がりが生じた状態

での後輪回転速度 r
 の変化を試験結果と比較することにより，その比例係数を 0.25 Nms/radに設定した． 

一般化座標Qと一般化速度 Sの間には 

SS
S

Q
Q 



















1010310

103

IO

OOAC
         (6) 

の関係が成り立つ．一般化速度 S と式(5)の速度行列Hより，ケインの部分速度は SH  で求められる．質量行

列 S
m と力行列 S

f を 
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d

d
       (7) 

とするとき，非線形運動方程式を以下のとおり得ることができる(16)． 

SS
fSm             (8) 

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

前輪操舵トルク τfからなる入力ベクトル u 

     
T

frfbrar

T

frfrr

T
TT   uSQx   ,      (9) 

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

 SSS EuBxAx          (10) 
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3. リアサスペンションの機構解析 

制動時の車体挙動を精度よく再現するため，リアサスペンションについて機構解析を行った．試験車両のリア

サスペンションのリンク機構を図 3 (a)に示す．図中の Aは後輪フレームの重心，Cは後輪の重心である．実車の

リアサスペンションのリンク機構は，後輪フレームとリンクロッド 1が，スイングアームとリンクロッド 2によ

って接続される 4 節リンクである．スイングアームは，後輪フレーム上の点 J2，後輪の重心 C およびリンクロッ

ド 1 上の点に，y 軸まわりに回転するピンジョイントで接続されている．また，ショックアブソーバーは，後輪

フレーム上の点 JSAとリンクロッド 1上の点 JSC間をつなぎ，その両端が y軸まわりに回転するピンジョイントで

接続されている．  

図 3 (a)の機構により，スイングアームの支点 J2からショックアブソーバーの支点 JSCまでの長さ l3，および支

点 J2と支点 JSCを結ぶ l3の線分とスイングアームの支点 J2と後輪の重心 Cを結ぶ直線のなす角度 λ3は，スイング

アーム角 によって連続的に変化する．図 3 (a)のパラメータに測定値 m 195.02 l , 1042  , m 58.06 a を用

い，図 3 (b)に l3および λ3をそれぞれ の関数として示す．図 3 (b)に示すスイングアーム角 ψの範囲内では，そ

れぞれ次式の 1次関数で近似することができる． 
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         (12) 

ただし， 232 ,3970 m, 2450 m/deg, 04930 3333 .λ.k.l.k OλOl  である．式(12)を用いることにより，図 3 (a)の

リンク機構を図 4 (a)のように単純化したサスペンションモデルとして表すことができる．図 4 (a)中，frsはショッ

クアブソーバーによる作用力， ACF はショックアブソーバーに力が加えられるとき AC 間に働く作用力である．

リアサスペンションのばね定数 Kcs，減衰係数 Ccs，ショックアブソーバーのストローク lacを用いて，ショックア

ブソーバーによる作用力 frsを，次のように表すことができる． 
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ここで，ショックアブソーバーのストローク acl とその速度 acl は，スイングアーム角 ψの関数として 
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と表すことができる．式(13)中の  は，車体の x軸を 0 として右ねじの方向を正とするショックアブソーバーの

y軸まわりの回転角を示し，次式のように表される． 
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リアサスペンションの機構解析を行った結果，制動試験時に測定するリアサスペンションセンサのストローク

lrsを，スイングアーム角 ψの関数として次式で表すことができる． 

          66cos495.0295.02495.0295.0
22

rsl       (16) 

式(16)では，スイングアームの支点 J2から後輪フレームに固定されたリアサスペンションのセンサ上端までの長

さ 0.295 m，およびスイングアームの支点 J2からスイングアームに固定されたセンサ下端までの長さ 0.495 mを用

いた．また，式(16)中の  66 は，支点 J2とセンサ上端を結ぶ軸と，支点 J2とセンサ下端を結ぶ軸がなす角で

ある．  

ショックアブソーバーによる作用力 frsは，点 J2を支点，JSAおよび JSCを作用点とし，右ねじの方向を正とする

車体 y 軸まわりの回転トルク rs を，後輪フレームに対して与える．さらに制動時には，後輪制動トルク br の反

トルクがスイングアームに加わる．駆動時の挙動には，後輪駆動トルク ar の反トルクが，前後スプロケットと

駆動チェーンを介して後輪フレームに加わることを考慮し，試験車両の前後スプロケットの比として 2次減速比

39/17の逆数を乗じている．式(17), (18)に，AC間の作用力 ACF ，および作用力 ACF によって後輪フレームに加わ

るトルク ACτ を示す． 
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式(18)に式(17)を代入することで，AC間の作用力 ACF の大きさ ACf は，スイングアーム角 ψの関数として式(19)

のように求められる． 
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Table 3 Specifications of spring constants and damping coefficients of suspensions 

Spring constant 

[N/m] 

Kds Kcs 

32600 98800 

Damping coefficient 

[Ns/m] 


csC  
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Fig. 5 Spring constants and damping coefficients of front and rear suspensions 
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    (19) 

ここで， 11  ,l は他のパラメータより幾何学的に求められ, m 168.01 l , 511  である．式(19) 右辺第 1項の分

子はショックアブソーバーによる作用力 frsによって生じる回転トルク rs ，分母は AC間の距離である．なお，式

(19) 右辺第 2項のとおり，二輪自動車では後輪制動トルク br と後輪駆動トルク ar を同時に与えることが可能で

あるが，本論文ではこれらを個別に与える場合についてシミュレーションで再現する． 

図 4 (b)に，静止状態の試験車両を用い，乗員数とライダーの姿勢を変えて測定したフロントサスペンションお

よびリアショックアブソーバーのストロークと前後輪荷重の関係を示す．また，表 3に，前後サスペンションの

ばね定数と減衰係数をそれぞれ示す．フロントサスペンションのばね定数 Kdsについては，図 4 (b)の測定結果の

近似直線の傾きから，2 本のフロントフォークの合計として Kds=32600 N/m と定めることができる．リアサスペ

ンションについては，ショックアブソーバーによる作用力frsと後輪車軸に加わる作用力 ACF を関係づけることで，

ばね定数 Kcs を求めることができる．静止状態では，後輪駆動トルク ar ，後輪制動トルク br およびショックア

ブソーバーのストロークの変化速度 acl がいずれも 0であるので，式(13)を式(19)に代入し，次の式を得る． 

    
    12016

30322
0

coscos

sinsin










ACAC
accsAC

ψψψlψa

λψψll
lKf      (20) 

式(20)と図 4 (b)の測定結果を用い，リアサスペンションのばね定数 Kcs=98800 N/mを得る． 

前後サスペンションのストロークは物理的に制限されており，試験車両の仕様にはホイールトラベルとしてそ

れぞれ，前輪 0.12 m, 後輪 0.14 mが規定されている．そこで，力学モデルでは，規定のホイールトラベルに一致

するショックアブソーバーのストロークの制限範囲を設定した．図 5に，力学モデルで設定したフロントおよび

リアサスペンションのばね定数および減衰係数を示す．図 5の横軸は，ばねの自然長を 0 mとしてのショックア

ブソーバーのストロークを表している．フロントサスペンションに関しては，実測結果をもとにしてフロントサ
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スペンションのストローク udl の最小値を-0.11 mと設定し，ストローク範囲を定めた．リアサスペンションに関

しては，ショックアブソーバーが予め圧縮されていることから，ショックアブソーバーのストローク acl の最大値

を-0.01 mと設定し，ストロークの制限範囲を定めた．その上で，ストロークが制限範囲外となる領域では，図 5 

(a)のようにばね定数 Kcs，Kdsの値を 4倍にした(3)．前後サスペンションの減衰係数には，伸側減衰係数 
csC , 

dsC と

圧側減衰係数 
csC , 

dsC をそれぞれ設定し，サスペンションセンサのストロークとピッチング動作が実験結果と一

致するように定めた．その上で，ショックアブソーバーのストロークが制限範囲外となる領域では，図 5 (b)のと

おり減衰係数を設定値の 6倍にした(3)．  

 

4. 制動試験とシミュレーションの結果比較 

3 章で導出したリアサスペンションの作用力を含めたライダー‐二輪自動車系の力学モデルを用いて，直進中

の制動シミュレーションを行い，実車走行試験結果と比較する．実車による制動試験では，前輪ブレーキまたは

後輪ブレーキのみを用いて，車速約 28 m/s (100 km/h)および約 17 m/s (60 km/h)の直進走行より制動を開始する．

この際，エンジンブレーキによる後輪制動トルクが発生しないよう，クラッチを切ってから制動を開始している．

また，アンチロック・ブレーキ・システム（ABS）が試験結果に及ぼす影響を避けるため，試験車両の ABS機能

を無効にしている． 

制動開始速度を試験結果と一致させるため，シミュレーションでは，制動を開始する 0.1 s前まで後輪速度が実

測値に追従するよう PID制御を施し，後輪駆動トルク τarを与えている．図 6に，制動を開始する前の実測結果と

シミュレーション結果を示す．図 6 (a)は後輪速度，(b)はフロントサスペンションのストローク，(c)はリアサスペ

ンションセンサのストロークである．図中の点線，実線および破線はそれぞれ，式(19)で駆動トルクの反力を考

慮しない場合, 2次減速比を 39/17とした場合, および 1とした場合のシミュレーション結果を表す．一点鎖線は

実車での測定結果を示す．図 6 (a), (b)より，後輪速度とフロントサスペンションのストロークについて，シミュ

レーションと実測の結果がよく一致していることがわかる．図 6 (c)より，駆動トルクの反力を考慮しない場合と

2 次減速比を 1 に設定した場合のリアサスペンションセンサのストロークのシミュレーション結果は，実測結果

とは一致しない．これに対して試験車両の諸元から設定した 2 次減速比 39/17 を用いることにより，シミュレー

ションと実測の結果が整合していることがわかる． 

制動開始後は，シミュレーションのブレーキ入力条件を実車試験と同じにするため，前後輪で独立に測定した

ブレーキ油圧値に比例係数 brbf kk , を乗じ，前輪と後輪それぞれの制動トルク入力 brrf  , として力学モデルに与

える．前後ブレーキ油圧測定値に対するブレーキトルクの比例係数 brbf kk , はそれぞれ，前輪のみ，および後輪の

みを制動するシミュレーションを行って前輪速度および後輪速度が実測値と一致する値に定めた．図 7, 8および 
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Fig. 6 Comparison of simulation and experimental results before braking 
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Fig. 7 Comparison of simulation and experimental results in front braking only 
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Fig. 8 Comparison of simulation and experimental results in rear braking only 

 

図 9 のシミュレーションでは，ライダー上体の前傾角の初期値 θwyoとして表 1 の記載値 30°を用い，図 10 には

これを 22 , 30 , 38 に設定した場合の結果を示す．なお，図 7～図 10では，車速が一定になってから 2 m/sに

達するまでのシミュレーション結果を示している． 

図 7に，前輪にのみ制動トルクを与えたときのシミュレーションと実測の結果を示す．図 7 (a)は前輪制動トル

ク，(b)は前輪速度，(c)は後輪速度，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)はフロントサスペンションのストロー

ク，(f)はリアサスペンションセンサのストロークである．図中の実線はシミュレーション結果，一点鎖線は実車

での測定結果を示す．図 7 (a)の測定結果では，前輪のブレーキ油圧測定値に比例係数 bfk =60 を乗じた値を示し

ている．1 sより制動を開始し， 1.2 sで前輪制動トルクが-800 Nmに達する．図 7 (b)，(c)の前・後輪速度は，制

動開始より 2.1 s付近までの間，シミュレーションと実測の結果がよく一致している．2.1 s以降については，タイ

ヤの変形による誤差が生じていると考えられる．また，図 7 (d)-(f)より，(e)に示すフロントサスペンションのス

トローク ludが，実測で-0.1 m付近より緩やかに減尐している点はシミュレーションと異なるものの，ピッチレー
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ト，制動初期のフロントおよびリアサスペンションセンサのストロークの変化については，実測とシミュレーシ

ョンで良く一致していることがわかる． 

次に，図 8に後輪にのみ制動トルクを与えたときの結果を示す．図 8 (a)は後輪制動トルク，(b)はフロントサス

ペンションのストローク，(c)はリアサスペンションセンサのストロークである．図中の実線はシミュレーション

結果，一点鎖線は実車での測定結果を示す．図 8 (a)の測定結果には，後輪のブレーキ油圧測定値に比例係数 brk =8

を乗じた値を示している．前・後輪速度の結果は割愛するが，図 7と同様，シミュレーションと実測の結果がよ

く一致することを確認している．図 8 (b), (c)より，フロントサスペンションのストローク ludとリアサスペンショ

ンセンサのストローク lrsについて，シミュレーション結果と実測結果がよく一致していることがわかる． 

図 9に，前輪のみの制動によって後輪の浮き上がり状態が生じた場合の結果を示す．前輪のブレーキ油圧測定

値に対する制動トルクの比例係数 bfk は，図 7のシミュレーション結果と同様 60に設定している．図 9 (a)は前輪

制動トルク，(b)は後輪車軸の地面に対する高さ，(c)は後輪速度，(d)は後輪フレームのピッチレート，(e)はフロン

トサスペンションのストローク，(f)はリアサスペンションセンサのストロークである．図中の実線はシミュレー

ション結果，一点鎖線は実車での測定結果を示す．図 9 (a)では，1 sで車速 16.7 m/s (60 km/h)から制動を開始し，

制動トルクが 1.3 s付近で最大値-1000 Nmに達した後，1.7 sから 2.1 sの間は制動を止めている．図 9 (b)より，制

動開始後，1.2 s付近より後輪が浮き上がり始め，1.8 s付近で最大値約 0.47 mに達した後，制動トルクを減じた

ことで接地を回復することがわかる．図 9 (c)より，後輪が浮き上がっている間は後輪速度の減尐幅が小さいが，

1.9 s付近で接地した瞬間，急激に減尐することがわかる．図 9 (d)-(f)より，1.9 sで後輪が接地した後，2 s付近で

リアサスペンションセンサのストローク lrsが最小値 0.43 mになっていることがわかる．制動開始からリアサスペ

ンションセンサのストローク lrsが最小になるまでの間，制動によって後輪が浮き上がり状態に至る現象がシミュ

レーションで再現でき，サスペンションやピッチングの挙動が実測と整合している． 

図 10に，ライダーの前傾角の初期値 θwyoを変えた場合のシミュレーション結果を，実測結果とともに示す．前

輪のブレーキ油圧測定値に対する制動トルクの比例係数 bfk は，図 7のシミュレーション結果と同様 60に設定し

ている．図 10 (a)は前輪制動トルク，(b)は後輪車軸の地面に対する高さ，(c)は後輪速度，(d)は後輪フレームのピ

ッチレート，(e)はフロントサスペンションのストローク，(f)はリアサスペンションセンサのストロークである．  

 

0 1 2 3
-100

-50

0

50

Time [s]

P
it

ch
 r

at
e 

[d
eg

/s
]

 

 

0 1 2 3
-0.12

-0.1

-0.08

-0.06

-0.04

-0.02

0

Time [s]

S
tr

o
k

e 
[m

]

 

 

0 1 2 3
0.42

0.43

0.44

0.45

0.46

0.47

0.48

Time [s]

S
tr

o
k

e 
[m

]

 

 

0 1 2 3
-1500

-1000

-500

0

500

Time [s]

T
o

rq
u

e 
[N

m
]

 

 

0 1 2 3
0.25

0.3

0.35

0.4

0.45

0.5

0.55

Time [s]

H
ig

h
t 

[m
]

 

 

0 1 2 3
0

5

10

15

20

Time [s]

S
p

ee
d

 [
m

/s
]

 

 

(a) Front brake torque (b) Rear wheel height (c) Rear wheel speed

(d) Pitch rate (e) Front suspension stroke (f) Rear suspension sensor stroke

   experiment :                simulation :  

Fig. 9 Comparison of simulation and experimental results in condition of rear wheel lifting 
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Fig. 10 Comparison of experimental result and simulation results with various rider’s posture 

 

図中の点線，実線および破線はそれぞれ，ライダー上体の前傾角が 22 , 30 , 38 の場合のシミュレーション結

果を表す．一点鎖線は実車での測定結果を示す．図 10 (a)-(c)では 0.8 sで制動を開始し，1.0 sから 1.3 sまで，お

よび 2.0 sから 2.5 sまでの間，後輪車軸が高くなり，後輪速度はゆるやかに減尐していることがわかる．1 s付近

で後輪が浮き上がり始めるタイミングにはライダー上体の前傾角による大きな違いはみられないが，後輪車軸高

の最大値はライダーの前傾角の増大に応じて高くなり，後輪の浮き上がり後に再び路面に接地するタイミングは

遅くなる．図 10 (d)-(f)より，リアサスペンションセンサのストローク lrsが最大値 0.47 mに達して後輪が浮き上が

っている状態では，ライダー上体の前傾角が大きいほどピッチレートも大きくなっている．以上より，ライダー

上体の姿勢が，後輪の浮き上がりが生じた状態での二輪自動車のピッチング挙動の大きさに，影響を及ぼしてい

ることがわかる． 

 

5. 結   論 

本論文では，二輪自動車の実車制動試験結果に基づく急制動時の運動解析により，車体のピッチング挙動も含

めたシミュレーションと制動試験結果との比較を行った．まずリアサスペンションの機構解析を行い，リアサス

ペンションのショックアブソーバーに発生する力と後輪フレームに加わる力・トルクの関係式を導出した．この

機構を考慮して 13自由度のライダー‐二輪自動車系の力学モデルを構築し，試験車両に基づき力学モデルのパラ

メータ同定を行った．実車で測定されたブレーキ油圧より算出した制動トルク入力を用いてシミュレーションを

行い，その結果から制動時の二輪自動車の挙動が再現できることを示した．過大な制動によって後輪が浮き上が

り状態に至ることがシミュレーションで再現でき，その際のサスペンションやピッチングの挙動について，制動

試験結果との整合性が確認できた．また，ライダー上体の前傾姿勢を変えることにより，ライダーの姿勢が後輪

の浮き上がりの程度に影響を及ぼすことを，シミュレーション結果から示した． 

本論文では制動中のライダー上体は受動的でかつ姿勢の変化が小さいと仮定したが，今後はライダーの能動的

な動作による影響について検討を行いたいと考えている． 
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バイクシミュレータ実験装置について 

 

 図１に示す構成のとおり，二輪自動車用ドライビングシミュレータを構築した．ライダ

ーがバイクシミュレータ上でソフトウェア PreScan により画像として出力される走行環境

に応じて二輪自動車を操作すると，ライダーの操縦情報が DSP（Digital Signal Processor）

を介して Ethernet にて PreScan ブロックに取り込まる．この情報に基づき，二輪自動車

のダイナミクスが考慮された上で，走行環境下での走行状態を作りだし，その情報がライ

ダーに画像として呈示される． 

 

 

図１ バイクシミュレータ実験装置の構成 
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 写真 1 には 3 画面ディスプレー上にバイク走行の交通環境を呈示し，ライダーがこの画

像に基づき適切な操縦を行う様子を示している．その際にライダーが行う操縦の状態を観

測することとなる． 写真 2は後方から撮影したシミュレータ実験装置の全体で，図 1に示

した構成を実現することができた．今後，さらにライダーの操縦状態について多面的にと

らえ，さまざまな観点で検討を行う予定である．特に，ライダーアシスト制御がライダー

の操縦とどのような相互作用を持つか，アシスト制御を施したことによる効果をバイクシ

ミュレータで明確に検証することが重要と考えている． 

 

 

写真 1 バイクシミュレータで操縦するライダー 

 

 

写真 2 バイクシミュレータ実験装置の全体 




