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Abstract

In-wheel-motors (IWMs) are attracting considerable attentions as drivetrain for electric vehicles owing to their high

motion performance. Requirement of large motor torque with limited mounting space and low costs for IWMs expects

geared drivetrain, but the geared structure deteriorates control performance and ride comfort by vibration caused by

collisions of gear teeth. In order to reduce vibration, reduction geared IWMs (RG-IWMs) are modeled as two-inertia

system and joint torque control using load-side encoder is applied. Simulations and experiments demonstrate that joint

torque of RG-IWMs can be precisely controlled and vibration by collisions can be sufficiently suppressed.
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1. 序 論

電気自動車は走行中に温室効果ガスを排出しないことから，
環境問題への意識が高まってきた現在において注目されてい
る技術である。一方，航続距離が短いという問題点を抱えてお
り，走行中ワイヤレス給電の研究 (1) や電気自動車搭載用の高
効率なパワーエレクトロニクスシステムに関する研究 (2) など
が行われている。このように電気自動車は環境の面から注目
されることが多いが，その制御性能の高さも特筆すべきであ
る (3)。電気自動車の動力源はモータであり，内燃機関と比較
すると 100倍ほど速い応答を示す。電気自動車におけるモー
タの配置方法は 2つに分けられ，動力源が車上にあるものを
オンボード方式，車輪内部にあるものをインホイールモータ
方式と呼ぶ。オンボード方式ではモータがドライブシャフトを
介してホイールを駆動するため，ドライブシャフトの共振によ
り制御帯域が制限される。一方，インホイールモータ方式はド
ライブシャフトがなく，高帯域な制御が可能であるという利点
をもつ。これまでインホイールモータの高い制御性能を活か
した車両運動制御の研究が行われてきたが (4) (5)，これらの研
究はモータとホイールの間にギアを含まないダイレクトドラ
イブ方式インホイールモータの使用を想定している。しかし，
高トルク・省スペース・低コストといった要求を考えると，ギ
アを含む減速機方式インホイールモータの使用が望まれてい
る (6)。
ギアを含むシステムはバックラッシが存在するため制御が

難しい。特に，ギア同士が衝突することによる振動は深刻な
問題とされ，抑制方法に関する研究は 20世紀から行われてき
た (7)～(9)。しかし，それらの多くは産業用ロボットへの適用を
考えたものであり，電気自動車への適用を考えた研究は十分さ
れているとは言えない (10)。
本論文では，2 慣性系の軸トルク制御を減速機方式インホ

イールモータに適用することで振動抑制を行うことを提案す
る。2慣性系とは，駆動側 (モータ)と負荷側 (ホイール・タイ
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Fig. 1 Two-inertia system.

ヤ)が剛性をもつギアやシャフトを介してつながった Fig. 1に
示すようなシステムである。軸トルク制御はギアがかみ合う
トルクを正確に制御し，ギアの振動を抑制する。これまで 2慣
性系の軸トルク制御は主に産業用ロボットの分野で用いられ
ており，駆動側エンコーダのみを用いた手法 (11)や，軸トルク
センサを用いた手法 (12) (13)，駆動側エンコーダと負荷側エン
コーダを併用した手法 (14) (15) が提案されてきた。駆動側エン
コーダのみを用いる場合は負荷側の正確な位置を測定できな
いため，十分に振動を抑制することは難しい。軸トルクセン
サや負荷側エンコーダを用いる場合は負荷側の情報を得られ
るため，効果的な振動抑制が可能になる。ここで，軸トルクセ
ンサの電気自動車への搭載はコストやスペースの観点から現
実的ではない。そこで，減速機方式インホイールモータの駆
動側と負荷側双方にエンコーダを装着し，減速機方式インホ
イールモータをバックラッシを含む 2慣性系としてモデリン
グして軸トルク制御を導入することでギアの振動抑制を実現
することを提案する。
本論文では，ギアの衝突とそれによる振動が深刻である電
気自動車発進時をとりあげ，シミュレーションと実験を通じて
提案法の効果を検証する。2慣性系としてのモデリング，軸ト
ルク制御の導入の有効性を示すために，2慣性系としてのダイ
ナミクスやバックラッシの非線形性を考慮しない従来法との
比較も行う。
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Fig. 2 Experimental vehicle FPEV4-Sawyer.

Fig. 3 RG-IWM unit with motor-side and load-side

encoders.

2. 実験機とそのモデリング

〈2・1〉 実験車両 Fig. 2に示す FPEV4-Sawyerを実験機
として用いる。FPEV4-Sawyerは，三菱自動車工業株式会社
製造の商用電気自動車 i-MiEVをもとに我々の研究グループが
開発した実験車であり，商用車に近い条件での実験が可能と
なっている。後輪 2輪に Fig. 3に示す駆動側エンコーダと負
荷側エンコーダを装着した減速機方式インホイールモータを
搭載している。

〈2・2〉 負荷側エンコーダを装着した減速機方式インホイー
ルモータ 駆動側エンコーダと負荷側エンコーダを装着し
た減速機方式インホイールモータの断面図を Fig. 4に示す。エ
ンコーダは株式会社ニコン製造の分解能 20bitのものを採用し
ている。ここで注目すべき点は，負荷側エンコーダが駆動側
に設置されていることである。負荷側は電気自動車走行中に
外界に曝されるため，故障のリスクが高い。そこで，負荷側
から伝達シャフトを介して駆動側に設置する構造としている。
伝達シャフトの剛性は非常に高く，また，負荷側エンコーダの
イナーシャは十分小さいため，この構造は制御性能に影響し
ないと考えられる。

〈2・3〉 減速機方式インホイールモータのモデリング 減
速機方式インホイールモータにおいてはモータと負荷 (ホイー
ル・タイヤなど)がギアを介して連動する。そこで，バックラッ
シを不感帯として考慮し，減速機方式インホイールモータを
不感帯モデルを含む 2 慣性系にモデリングする。まず，回転
方向の運動方程式は式 (1a)-(1c)のようになる。パラメータの
定義は Table 1の通りである。

Jmω̇m = Tm − Ts, · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (1a)

Jlω̇l = gTs − rFd, · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (1b)

Load side
encoder

Motor side
encoder

Rotor

Reduction gear
Integrated HUB bearing

Fig. 4 Developed RG-IWM unit with motor-side and

load-side encoders.

Table 1 Definition of plant parameters

Plant parameters Definition

Motor inertia Jm

Load inertia Jl

Motor angular velocity ωm

Load angular velocity ωl

Joint torsional angular velocity ∆ω

Joint torsional angle ∆θ

Motor torque Tm

Joint torque Ts

Gear elasticity K

Backlash width L

Gear ratio g

Half of vehicle mass M

Half of vehicle normal force N

Vehicle speed V

Wheel speed Vω

Driving force Fd

Driving resistance Fr

Tire radius r

Slip ratio λ

Friction coefficient µ

Ts = K · bl(∆θ) · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (1c)

ここで，bl(·)は不感帯モデルを表現する関数であり，その
詳細は式 (2)，Fig. 5の通りである。

bl(∆θ) =


∆θ + L

2

(
∆θ < −L

2

)
,

0
(
−L

2
≤ ∆θ ≤ L

2

)
,

∆θ − L
2

(
∆θ > L

2

)
.

· · · · · · · · · · · (2)

∆θはモータ角度と負荷角度の差である軸ねじれ角である。不
感帯モデルでは，∆θ = 0を 2つのギアがお互いにバックラッ
シの中心に位置している状態，∆θ = ±L

2
のとき 2つのギアが

接している状態と定義している。∆θが±L
2
を越えると出力が

正または負の値をとる。バックラッシのモデリング法は多く存
在する (8) が，本論文ではコントローラの設計を簡単にするた
めに不感帯モデルを採用する。
以上，式 (1a)-(2) より，減速機方式インホイールモータの
モデルのブロック線図は Fig. 6 の青い点線で囲われた部分と
なる。

〈2・4〉 車体のモデリング 車体速度とホイール速度との
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Fig. 5 Deadzone function bl(∆θ).
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Fig. 6 Block diagram of a RG-IWM and a vehicle model.

間に差異が生じるとタイヤがスリップする。このスリップによ
りタイヤと路面との間に摩擦が生じ，駆動力を発生させ車体
を進ませる。この駆動力は負荷側に対しては外乱として加わ
る。そこで，シミュレーションにおいて駆動力を正確に計算す
るために車体のモデリングを行う。
本論文では，ギア衝突が深刻な直進発進時を扱うこととし，

ステアや横方向の運動は考えず前後方向の運動のみを考える。
ここで，発進時は駆動力に比べて走行抵抗は十分小さいと考
えられるため無視する。また，実験機は後輪 2輪駆動である
ため，ハーフカーモデルを採用する。つまり，車体重量や垂
直抗力は車体全量の半分の値とする。このとき，車体の前後
方向の運動方程式は式 (3)のようになる。パラメータの定義は
Table 1の通りである。

MV̇ = Fd − Fr.· · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (3)

摩擦・駆動力を生むタイヤのスリップ率はホイール速度と車
体速度から式 (4)の通り定義する。ϵは分母が 0になることを
防ぐために使用している微小な値である。

Table 2 Symbols in the block diagram of the joint torque

control

Controller parameters Definition

P controller of motor angular velocity Cp

PI controller of joint torque CPI

Nominal motor inertia Jmn

Joint torque reference T∗
s

Estimated joint torque T̂s

Nominal torsional elasticity Kn

Joint torsional angular velocity reference ∆ω∗

Motor angular velocity reference ωm
∗

Motor torque reference Tm
∗

First order LPF of joint torque estimator QTsOB(s)

First order LPF of reaction force observer RFOB QRFOB(s)

First order LPF to realize motor angular velocity FF control QωmFF (s)

First order LPF to realize joint torque FF control QTsFF (s)

λ =
rωl − V

max(rωl, V, ϵ)
. · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (4)

スリップ率と摩擦係数の関係を表す式として式 (5) に示す
magic formula (16) を採用する。これは両者の関係を実験的に
表現したモデルである。

µ(λ) = D sin

(
C tan−1 B

(
(1− E)λ+

E

B
tan−1 (Bλ)

))
.(5)

以上，式 (3)-(5)より，車両モデルのブロック線図は Fig. 6

の赤い点線で囲われた部分となる。
3. 提案法：負荷側エンコーダを用いた軸トルク制御
減速機方式インホイールモータの振動抑制のために，我々の
研究グループが提案した 2 慣性系の軸トルク制御 (17) の適用
を提案する。そのブロック線図を Fig. 7に示す。パラメータの
定義は Table 2の通りである。 以下，軸トルク制御の構造を
軸トルクフィードフォワード制御・軸トルクフィードバック制
御・駆動側角速度制御の 3つに分けて説明する。
まず，軸トルクフィードフォワード制御について説明する。
フィードフォワード制御を導入することで高帯域化でき，指令
値追従性能の向上が可能となる。軸トルクフィードフォワード
制御では，軸トルク指令値から軸ねじれ角速度指令値を生成
するが，その手順を以下に示す。ギア部分において式 (6)が成
立する。

Ts = K · bl
(
∆ω

s

)
· · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (6)

これを変形すると，式 (7)となる。

∆ω∗ = bl−1

(
Ts

∗

K

)
· s ·QTsFF (s). · · · · · · · · · · · · · · · · (7)

伝達関数をプロパーにするために 1 次のローパスフィルタ
QTsFF (s)を導入している。ここで，bl−1(·)は微分不可能であ
り，このままだと軸ねじれ角速度指令値が非常に大きな値とな
る恐れがある。そこで，式 (8)と Fig. 8に示すシグモイド関数
を用いた式 (9)を bl−1(·)と置換し，軸ねじれ角速度指令値が
大きくなりすぎないようにする。Ksig は総ゲイン，aは不感
帯モデルの逆モデルとの類似度を表しており，チューニングの

3/6



1

𝑠

1

𝐽𝑚𝑠

𝐾
Dead zone

+

-∆𝜃

+

𝑇𝑠

-

𝑇𝑚
(𝑇𝑚

∗)

𝜔𝑚

1

𝐽𝑙𝑠+

- 𝜔𝑙

𝑟𝐹𝑑

𝑔 𝑔

Vehicle 
Model

𝑉

𝐽𝑚𝑛𝑠
+ -

+

𝑄𝑅𝐹𝑂𝐵

+

𝑄𝑇𝑠𝑂𝐵

𝐶𝑃

+

𝑄𝜔𝑚𝐹𝐹

+

-
𝑄𝜔𝑚𝐹𝐹

𝑔

+

+

+

𝐶𝑃𝐼

+

-

𝑄𝑇𝑠𝐹𝐹

𝑄𝑇𝑠𝑂𝐵
𝑄𝑇𝑠𝐹𝐹

𝑄𝑇𝑠𝐹𝐹𝑠

Deadzone
compensator

1

𝐾𝑛

𝑇𝑠
∗

𝐽𝑚𝑛𝑠

 𝑇𝑠

∆𝜔∗

+

𝜔𝑚

∆𝜔

𝜔𝑚
∗

Fig. 7 Block diagram of joint torque control using load-side high-resolution encoder (17).
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Fig. 8 Sigmoid function (Ksig = 0.025).

上決定する。x1 はシグモイド関数の傾きが 1となる点を表し
ている。以上の手順で軸トルク指令値から軸ねじれ角速度指
令値を生成し，フィードフォワード制御を行う。

ζ(x) = Ksig

(
1

1 + e−ax
− 1

2

)
, · · · · · · · · · · · · · · · · · · (8)

ζp(x) =


x+ x1 + ζ(−x1) (x < −x1),

ζ(x) (−x1 ≤ x ≤ x1),

x− x1 + ζ(x1) (x > x1).

· · · · · (9)

次に，軸トルクフィードバック制御について説明する。フィー
ドバック制御を導入することで，モデル化誤差や駆動力といっ
た外乱が存在する条件下でも，それらを抑圧し軸トルクを指
令値に追従させることが可能になる。フィードバックする軸ト
ルクは，駆動側反力オブザーバを用いて推定した値とし，PI

制御器で制御する。PI制御器は，式 (6)で表される軸ねじれ
角速度から軸トルクまでの関係式から不感帯モデルを除いた
Ts = K ∆ω

s
に対して極配置で設計する。ここで，反力オブザー

バを実装するために必要なローパスフィルタ QTsOB(s)，軸ト
ルクフィードフォワード制御を実装するために必要なローパ
スフィルタQTsFF (s)の遅れを考慮し，軸トルク指令値をそれ

ら 2つのローパスフィルタに通している。
最後に，駆動側角速度制御について説明する。駆動側角速
度をフィードフォワード制御・フィードバック制御・反力オブ
ザーバを用いて制御する。2自由度制御を導入することで高帯
域な制御が可能になる。加えて，インナーループを高帯域化
することでアウターループの高帯域化も可能になる。よって，
指令値追従性能の向上が可能となる。まず，駆動側角速度指令
値の生成を行う。軸ねじれ角速度は式 (10)の通り計算される。

∆ω = ωm − gωl. · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (10)

これを変形すると式 (11)となる。

ωm
∗ = ∆ω∗ + gωl. · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · · (11)

よって，軸トルクフィードフォワード制御で生成した軸ねじれ
角速度指令値と負荷側エンコーダを用いて得られる負荷側角
速度から駆動側角速度指令値を生成できる。次に，反力オブ
ザーバを用いて軸トルクを推定し，モータトルク指令値に加え
る形で補償する。これにより，軸トルクの駆動側への影響を打
ち消すことができ，駆動側があたかも軸から分離されているよ
うな状態となる。よって，駆動側角速度フィードフォワード制
御は駆動側モデルの逆モデルを用いて実現できる。伝達関数を
プロパーにするために 1次のローパスフィルタ QωmFF (s)を
導入している。さらに，駆動側エンコーダを用いて得られる駆
動側角速度をフィードバックし，P制御することで駆動側角速
度フィードバック制御を行う。これによって，軸トルクフィー
ドバック制御と同様にモデル化誤差の影響を抑圧することが
可能になる。P 制御器は位相余裕を考慮した上で出来る限り
高帯域になるよう設計する。ここで，モータの電流制御周期
は十分短く，Tm = Tm

∗ と考えられるとする。

4. シミュレーション
〈4・1〉 従来法：モータトルク制御 ギア衝突緩和におけ
る 2慣性系の軸トルク制御導入の有効性を示すために，従来
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Table 3 Simulation Parameters
Parameters Value

Half of vehicle Mass M 650 kg

Half of vehicle normal force N 6370N

Tire radius r 0.3m

Motor inertia Jm 0.3 kgm/s2

Nominal motor inertia Jmn 0.3 kgm2

Load inertia Jl 1.13 kgm/s2

Joint elasticity K 600Nm/rad

Nominal joint elasticity Kn 600Nm/rad

Gear ratio g 4.1739

Backlash width L 0.0366 rad

Gain of P controller 10

Pole of PI controller 5Hz

Cutoff frequency of QTsOB 50Hz

Cutoff frequency of QRFOB 50Hz

Cutoff frequency of QωmOB 50Hz

Cutoff frequency of QTsFF 50Hz

Total gain of sigmoid function Ksig 0.025

Similarity gain a 10000

法としてモータトルク制御を用いる。従来法は 2慣性系のダ
イナミクスやバックラッシの非線形性を考慮していない。

〈4・2〉 シミュレ―ション条件 シミュレーションに使用
するパラメータは Table 3の通りである。また，式 (4)におい
て，ϵ = 1e− 5，式 (5)において，B = 11.43, C = 1.314, D =

1, E = −0.225とする。本論文ではギア衝突による振動が深刻
となる電気自動車の発進時を扱う。そこで，提案法の軸トルク
指令値と従来法のモータトルク指令値は 0からランプ状に増
加するものとし，滑らかな発進を再現する。軸トルク指令値
は 10 sで 64Nまで増加しその後一定とし，モータトルク指令
値は 10 sで 70Nまで増加しその後一定とする。これらの値は
同じ発進状態を模擬するために車体速度が等しくなるよう設
定している。これにより提案法と従来法の公平な比較が可能
となる。また，ギアの初期位置は∆θ = −L

2
としている。発進

時は駆動側ギアが駆動され，∆θ = −L
2
から ∆θ = L

2
となり，

負荷側ギアに衝突してから負荷側ギアが動き始める。この衝
突前後での振動の様子を評価する。

〈4・3〉 シミュレーション結果 0 sから 1.5 sまでのシミュ
レーション結果を Fig. 9に示す。Fig. 9(a)はモータトルクを示
している。従来法では指令値が入力されているが，提案法で
は軸トルクを指令値に追従させるために特に衝突前後で大き
く振動していることがわかる。Fig. 9(b)は軸トルクを示して
いる。シミュレーションを始めて 0.2 s間ほどは駆動側ギアが
負荷側ギアから離れ，再度衝突するまでかみ合わずバックラッ
シ中を移動しており，軸トルクは 0となっている。衝突後は，
提案法では指令値に追従している一方で，従来法では大きく
振動している。1度目の衝突直後の軸トルクの最大値は，従来
法では 9.5Nであるが提案法では 4.3Nとなっており，54.7%

減少させることが出来ている。つまり，軸トルク制御を導入
することでギア衝突直後の衝撃を緩和できている。軸トルク
の値が 0から正の値に変化するところでは駆動側ギアと負荷
側ギアの衝突が生じている。従来法では 4回衝突しているが，
提案法では 1回に削減できており，振動による再衝突の回数
が減っていることがわかる。Fig. 9(c)は軸ねじれ角を示してい

る。黒い点線は駆動側ギアと負荷側ギアが接触する境界を示
している。2本の黒い点線で挟まれている領域では 2つのギア
はかみ合っていない。従来法ではギアが 4回衝突している一
方，提案法では 1度かみ合ったギアが離れることがないこと
が読み取れる。これは Fig. 9(b)の結果と一致している。

5. 実 験
〈5・1〉 実験条件 コントローラ設計に必要なパラメータ
のうち，指令値・モータイナーシャのノミナル値・軸ねじれ剛
性・P制御器のゲイン・PI制御器の極はシミュレーションで
使用した値と同じものを使用する。ローパスフィルタのカット
オフ周波数とシグモイド関数のチューニングパラメータにつ
いては実験的に調整する。ギアの初期位置をシミュレーション
と同様にするために，実験時はまず微小の負のモータトルクを
加え駆動側ギアと負荷側ギアをかみ合わせた上で，指令値を
与える。実験は Fig. 2に示すアスファルトの路面上で行った。
〈5・2〉 実験結果 0 sから 1.5 sまでの実験結果を Fig. 10

に示す。Fig. 10(a)はモータトルクを示している。シミュレー
ション時と同様に従来法では指令値に制御されている一方，提
案法では振動している。Fig. 10(b)は軸トルク推定値を示して
いる。実験機の減速機方式インホイールモータは軸トルクセ
ンサを装着していないため，軸トルク推定値で評価している。
提案法の軸トルク推定値は指令値に追従している一方で，エン
コーダの量子化誤差に起因するノイズが生じていることが読
み取れる。Fig. 10(c)は軸ねじれ角を示している。シミュレー
ション結果と同様に，提案法ではギアの振動を抑制し衝突回
数を減らすことが出来ている。
以上の結果より，減速機方式インホイールモータを 2 慣性
系としてのモデリングし軸トルク制御を導入することで，ギ
ア衝突緩和と振動抑制が出来ることが示されたと言える。

6. 結 論
減速機方式インホイールモータは小さなスペースで大トル
クを得られることから実用化が期待されている。しかし，ギ
ア同士が衝突することによって生じる振動は乗り心地を悪化
させるため，解決策が求められている。本論文では，減速機方
式インホイールモータを不感帯モデルを含む 2慣性系にモデ
リングし，負荷側エンコーダを用いた軸トルク制御を適用す
ることでギア振動を抑制することを提案した。シミュレーショ
ンと実験を通じて，提案法によってギアの振動が抑制され，衝
突時の衝撃の大きさが緩和され，さらに，ギア衝突回数が減
少することが示された。本論文の成果は減速機方式インホー
ルモータの実用化に貢献すると考えられる。
今後の研究課題としては，渋滞走行中の加減速変更時など
発進時以外におけるギア衝突緩和・振動抑制法の提案が挙げら
れる。
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