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論文内容の要旨 (博士) 

博士学位論文名 自動車用ワイパシステムの振動抑制制御と最適動作生成 

 

 (要旨 1,200字程度) 

自動車用ワイパシステムにおいて，自励振動であるびびり振動と，往復運動における反転位置の超過

及び未達（以下，共にオーバーラン）は，視界不良や騒音，さらには最悪の場合では製品の破損に繋が

り，しばしば市場で問題となる．従来はハードウェアの工夫により低減してきたが，昨今のフロントガ

ラスの拡大化といった車両の変化に対応しつつ，これらの現象を抑えることは限界となりつつある．そ

のため，本研究では新しい方法として制御による低減を提案した．ここで，2つの現象は発生タイミン

グや要因が異なるため，各々に適切な制御を適用している． 

フロントガラスとラバー間の摩擦の変動で生じるびびり振動の発生タイミングを予測することは困

難であるため，発生源の状態を計測し制御する必要がある．発生源であるワイパアームへのセンサの搭

載は信頼性やコストの観点から現実的ではないため，現状のワイパが持つセンサと，動特性モデルから

推定した．非線形かつ，不連続となる摩擦特性を，速度に依存する項と，依存しない項に分離する方法

を提案し，拡張カルマンフィルタを設計した．その結果，モデルの特性を変えることなく，びびり振動

を含む状態の推定が可能となった．次に，往復運動のためのサーボ性と振動低減を両立する状態フィー

ドバック制御系を設計するため，モード解析によりびびり振動となる 1次モードとサーボ性を阻害する

剛体モードを抽出した．これらのモードのみを制御するゲインを極配置法で算出した結果，安定性の低

下に繋がるゲインの増大化を抑え，サーボ性と振動低減を両立する状態フィードバックゲインが得られ

た．さらに，状態フィードバック制御の構成を状態偏差系とすることで，サーボ性が大幅に改善した． 

次に，オーバーランの低減に関して検討を行った．オーバーランの発生原因はびびり振動のように明

確ではなく，モデル化が困難である．そのため，制御を用いずに最適な目標動作により低減する方法を

適用した．目標動作において，設計者が最適動作を視覚的に理解でき，製品設計への活用を容易とする

ため，2つの変数で表現可能な方法を提案した．ここで，ワイパの目標動作は，車両からの要求や法規

により定められる払拭周期と払拭範囲を守る必要がある．このために，正弦波を基本系とし，速度のピ

ーク位置を調整可能な変数と，停止前の減速度合いを調整可能な変数の 2つの変数で表現可能な方法を

確立した．次に，最適動作の探索方法として，応答曲面法を適用した．応答曲面法による探索において，

はじめに，マルチボディダイナミクスを用いて構築したワイパの動特性モデルを用いて，2変数を各 21

分割した 441点のデータから，2次の応答曲面法により，最適値の探索が可能であることを確認した．

さらに，計算効率を考慮し，最小限のデータ数について検討した結果，25 点のデータで探索可能であ

ることを確認した．最後に実験により，25点のデータと 2次式では最適動作の探索精度が不十分だが，

4次式とすることで精度が向上し，探索可能となることを確認した． 



別紙４－１（課程博士（英文）） 
 

    Date of Submission（month day，year）: February 19，2021 

Department of 

Mechanical 

Engineering 

Student ID Number D179105 

 

Supervisors 

Naoki Uchiyama 

Kaiji Sato 

Applicant’s name Takuji Haijima 
  

 

 

Abstract（Doctor） 

Title of Thesis 
Vibration Suppression Control and Optimal Motion Trajectory 

Generation for Automotive Windshield Wiper Systems 

 

Approx. 800 words 

Vibration and over-run cause unclear view, noise and, in the worst case, a wiper system is broken. Conventionally, 

these phenomena are reduced by tuning of mechanical design in a trial and error manner. However, a new approach is 

expected due to the recent vehicle design requirements. Therefore, this study considers the control technology to 

reduce vibration and over-run by servo motor control. Because important factors such as occurred timing, causes are 

different, it is necessary to develop individual control technology for reducing them. 

Vibration of wiper system is self-excited oscillation that is caused by the property of friction between rubber and 

windshield. Because the expectation in a timing to occur is difficult, measurement of vibration is necessary for to 

reduce it by control. However, installation of a new sensor is difficult for the reason that increase of cost, securement of 

reliability and so on. Therefore, estimation is suggested. Here, the dynamic model that replicates self-existed vibration 

is necessary. However, the property of friction is non-linear and discontinuous. For this issue, the equation of friction is 

divided into two portions depending on or independent of velocity. By the above method, it becomes possible that the 

Extended Kalman Filter is able to be applied without changing characteristics on the wiper model. After that, the state 

feed back control gain is designed for vibration reduction and reciprocal movement. Here, to design the controller 

efficiently and easily, two method of design are suggested. The first method focuses on the mode of the system for 

reducing movement of primary vibration mode. The second is using the pole-placement method to focus on the 

eigenvector. Finally, vibration reduction becomes possible by using the estimated value and the designed controller. 

Next, this study considers the optimization of wiper’s periodic motion to reduce over-run by servo motor control. 

Because the frictional property of a windshield surface is complicated and difficult to be modeled mathematically, this 

study applies the response surface method to minimize the magnitude of over-run including undershoot (Hereafter, 

only the term ”over-run” is used). In order to visually understand the property of over-run, the motion trajectory should 

be described by two parameters so that the property of over-run can be illustrated graphically in a three-dimensional 

space versus these two parameters. Hence, this study presents a method to describe the motion trajectory of a wiper by 

two parameters, by which the peak velocity position and the velocity reduction ratio around the reversal position of 

motion can be explicitly adjusted. The effectiveness of the proposed approach is confirmed by simulation and 

experiment, in which the approximated response surface can be generated with practical number of experimental data.  

  



 

要旨 

 

自動車用ワイパシステムの振動抑制制御と最適動作生成 

  

自動車用ワイパシステムにおけるびびり振動とオーバーランは視界不良や騒音，さらには

最悪の場合に製品の破損に繋がる現象である．従来の対策は，ワイパの動特性モデルに基づ

きシステムの剛性を上げたり，リンクの設計で反転する位置を調整する，ラバーにコーティ

ングして摩擦を下げる，などハードウェアの工夫により対処してきた．しかし，昨今の車両

における軽量化や，空気抵抗を低減するデザインによるフロントガラスの拡大化に伴い，ワ

イパアームとブレードは薄肉，長尺化となり，剛性が低下し，慣性が増加している．さらに，

フロントガラスへの撥水剤塗布による摩擦特性の変化といった要因も加わり，従来の対策

では限界となってきている．そのため，ハードウェアによる対策に変わり，びびり振動とオ

ーバーランというワイパの性能を低下させる要因を排除する技術が求められている． 

本研究では制御によりびびり振動及び，オーバーランを低減する方法を提案する．近年

のワイパは，駆動モータの回転をワイパアームの往復運動に変換するリンク機構の代わり

に，省スペース等の利点から，モータ制御により往復運動を行うシステムが製品化されて

いることからも，制御によるびびり振動の低減が期待される．なお，制御による低減方法

において，びびり振動とオーバーランは，発生のタイミングや発生要因が異なることから

各現象毎に最適な方法を提案する． 

びびり振動はフロントガラスとラバーの摩擦が原因で生じる自励振動であり，その周波

数はシステムの慣性と剛性で決まる固有振動数のため一定であることが知られているが発

生タイミングの予測は困難である．そのため，発生源であるアーム先端の状態を計測し，制

御する必要がある．しかし，アームは車外に設置された部品であるため，センサの搭載は信

頼性やコストの観点から現実的ではない．そこで，アクチュエータであるモータが持つセン

サ情報から推定する必要がある．しかし，ワイパは非線形かつ，動作方向反転時に速度が

0rad/s になり不連続な摩擦特性を持つため，非線形システムの推定に用いられる推定器の中

で比較的計算負荷の少ない拡張カルマンフィルタを適用できない．不連続な部分を連続関

数により近似する従来方法として，tanh 関数を用いる方法があるが，線形化のための偏微分

による計算値が大きくなり推定精度が悪化する．そこで，摩擦を速度に依存する項と依存し

ない項に分離する方法を提案する．これにより，モデル特性を変更することなく偏微分によ

る計算値の増大化を抑え，びびり振動を含む状態量の高精度な推定が可能となった． 

つぎに，拡張カルマンフィルタで得た推定値の活用に適した状態フィードバック制御を

適用する．ワイパに求められる制御性能は，基本動作のためのサーボ性能と制振のためのレ

ギュレータ性能であり，制御ゲインが増大化せずにこれらを両立する制御設計の方法を提



案する．まず，動特性モデルの座標変換に基づくモード解析により，びびり振動となるモー

ドと，サーボ性を低下する収束の遅いモードを特定し，これらを制御が必要なモードとした．

これらの制御が必要なモードのみで構成する状態方程式を制御対象とし極配置法を用いる

ことで状態フィードバックゲインの増大を防ぎ，びびり振動抑制と往復運動のためのサー

ボ性を両立する制御系の設計が可能となり，シミュレーションと実験で，効果を確認するこ

とできた． 

続いて，オーバーランの低減に関する方法を検討する．ワイパの動特性から事前に対処可

能なフィードフォワード制御があるが，オーバーランの発生原因はびびり振動のように明

確ではなく，さらに車両の剛性も影響するためモデル化が困難である．一方，PI 制御系とい

ったフィードバック制御では動特性モデルは必ずしも必要ではないが，制御のためのセン

サの設置はコスト等の観点から現実的ではない．さらに，既存のモータ内蔵のセンサ情報を

用いた状態推定オブザーバ等により推定する方法は，フィードフォワードと同様に動特性

モデルが必要となり困難である．そこで，フィードフォワード制御等を用いずに，目標動作

の修正により低減する方法を提案する．  

目標動作の修正によるオーバーランの低減における課題は，目標動作の表現方法と，最適

動作の探索方法である．目標動作の表現については，ワイパの設計者が容易に設計現場で使

えることを考慮し，設計値とオーバーランの関係が視覚的に確認できるように 2 変数によ

る目標動作の表現方法を提案する．ワイパの動作は払拭範囲と，往復運動周期の規定値を守

ることが求めれられる．そこで，正弦波に基づき，目標動作の速度のピーク位置を調整する

パラメータαと，停止付近の減速度合いを調整するパラメータβの 2 変数により目標動作

を表現する方法を確立した． 

最適動作の探索に対しては，オーバーランの観測値と 2 変数の関係を視覚化可能な応答

曲面法を適用する．パラメータαとβを各上下限の範囲で十分大きな数で分割した異なる

目標動作を作成し，有限要素解析に基づく精密な動特性モデルで算出したオーバーラン値

より推定した 2 次多項式の応答曲面により，オーバーランが最小となる最適なαとβの組

み合わせが推定できていることを確認した．次に，パラメータαとβを現実的な分割数に抑

えた場合においても同等の推定結果が得られることを確認した．シミュレーション結果を

基に，実験で応答曲面による推定精度を確認した結果，2 次多項式では精度が不十分であっ

たが，4 次多項式にすることで推定精度が向上し，オーバーランが最小となる最適動作の生

成に有効であることを示した． 

びびり振動に関しては非線形摩擦を含むワイパの状態推定値を用いた状態フィードバッ

ク制御により低減が可能であり，オーバーランに対しては 2 変数による目標動作の表現方

法と応答曲面法により最適動作の探索が可能であることが確認できたことから，品質低下

となる要因を排除し，安心・安全な車社会を支える保安部品の 1 つであるワイパの価値向上

への貢献する研究成果が得られた． 
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第 1 章 緒言 

第 1 章 緒言 

1.1 自動車用ワイパの動向と課題 

ワイパは，ガラスに付着した水滴や汚れを除去し，乗員の視界を確保する重要な保安部品

の 1 つであり，その一般的な構造を，図 1-1 に示す(1)．  

 

 
Fig. 1-1 Structure of typical wiper system(1) 

 

主な構成部品は，フロントガラス（以下，ガラス）と接触するワイパラバー(以下，ラバ

ー)，ラバーを支えるアーム・ブレード，アクチュエータのモータとギア，モータの回転運

動を往復運動に変換するリンクである．ラバーとアーム・ブレードの構造を図 1-2 に示す． 

 

Fig. 1-2 Structure of typical arm-blade and rubber 

 

ワイパは保安部品の 1 つであることから，ガラス面積に対する払拭しなければならない

面積の比率や，往復運動の周期が法規化(2)されている．これ以外にも，例えば，高速走行時

の走行風によるラバーの浮きや，ラバーとガラス間の隙間による拭き残し，急峻な速度の変
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第 1 章 緒言 

動，振動といった現象の抑制も性能として求められる．ワイパが製品として成立するには，

これらの性能を満たすことが必要である． 

 従来は，ワイパの動特性を解析し，その動特性モデルを基にした設計（3）や，ラバーのコ

ーティングによる摩擦低減（4）などのハードウェアの対策により，性能を確保してきた．し

かし，昨今の車両は車室内の拡大や，空気抵抗を下げるため，図 1-3 の通りにガラスが傾斜

して拡大する傾向にある．ガラスの拡大に伴い，ワイパのアーム・ブレードが長尺化して慣

性が増加する．さらに，車両の軽量化に伴う，アームの薄肉化による剛性低下や，撥水剤の

普及によりラバーとガラスの摩擦力も増加している． 

その結果，性能を低下させる現象であるびびり振動とオーバーランが顕著になる問題が

生じる．びびり振動は，ラバーとガラス間が有する，速度により変動する不連続な非線形の

摩擦特性によって発生する(5)-(8)．びびり振動の発生に伴いアーム・ブレードはスティックス

リップ現象を起こすため，ガラスからラバーが浮き，着地する運動を繰り返すため，拭き残

しと騒音の原因となる． 

 

 

Fig. 1-3 Trend of wind-shield design  

 

オーバーランは往復運動における進行方向を変える所定の位置（以下，反転位置）で止ま

らず，行き過ぎる現象である．反転位置まで到達しない現象も発生し，以降これを含めてオ

ーバーランと定義する． 

これらの現象に関して，前述のハードウェアの設計による対策は限界となってきている．

そのため，ハードウェアによる対策に変わり，びびり振動とオーバーランというワイパの性

能を低下させる要因を排除するソフトウェア技術が求められている．本研究では制御によ

りびびり振動及び，オーバーランを低減する方法を提案する．近年のワイパは，駆動モータ

の回転をワイパアームの往復運動に変換するリンク機構の代わりに，省スペース等の利点

から，図 1-4 に示すモータ制御により往復運動を行うシステム(9)が製品化されていることか
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らも，制御によるびびり振動やオーバーランの低減が期待される(10)-(12)．なお，制御による

低減方法において，びびり振動とオーバーランは，発生のタイミングや要因が異なることか

ら，各現象に対し最適な方法を提案する． 

 

 

Fig. 1-4 Structure of controlled wiper system(10) 
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1.2 ワイパの振動抑制 

1.2.1 ワイパのびびり振動 

 ガラスとラバー間の摩擦は図 1-5 の通り速度に依存して変化する特性であり，びびり振動

は摩擦の変化が負の勾配となる領域で生じる自励振動である(5)-(8)． 

 

 びびり振動の周波数はワイパシステムの動特性から定まり一定であることが知られてい

る(8)．振幅は発生から徐々に大きくなるスティックスリップ現象の一種である．ガラス面か

らラバーが浮いて，着地する動作を繰り返すようになるため，図 1-6 に示す拭き残しや，着

地時に発生する騒音に繋がり，視界不良や，運転意識の阻害といった問題を引き起こす． 

 

  

 

Fig. 1-5 Characteristic of friction between rubber and windshield  

：ワイパとガラスが接触する場所 

 

Fig. 1-6 Vibration makes caused by stick-slip motion 
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図 1-6 の矢印はスティックスリップ現象により浮いたラバーがガラスに接地した箇所で

あり，矢印間が拭き残しとなる．さらに，ラバーが接地した時の衝撃により車内に大きな音

が伝わる．その結果，拭き残しによる視界不良や，騒音により運転意識が散漫となる等の大

きな問題に繋がる． 

  

1.2.2 振動抑制制御に関する先行研究 

 ワイパにおけるびびり振動の発生メカニズムは先行研究(5)-(8)により，図 1-5 の特性を示す

ガラスとラバー間の摩擦変動による自励振動であることが示されている．他にも，ワイパの

ラバー等各部品の構造を詳細に解析し現象を解明している研究(13)-(15)もある．さらに，びび

り振動の低減において，ガラス面の法線方向に振動を加えて振動の発生を抑える方法(16)や，

回転ダンパを追加する方法が研究(17)されてきた．しかし，ガラス面の法線方向に力を発生す

る装置の設置は，びびりの発生源であるアームが車外に設置されていることから困難であ

り，回転ダンパによる低速時の挙動悪化による目標位置の未達や，ダンパの劣化による再発

といった問題を引き起こす．そのため，アームへの設置が必要な部品を使用しない方法とし

て，振動の状態量を推定し制御する方法が必要である． 

振動抑制制御のためにはワイパの動特性モデルが必要となる．動特性モデルの先行研究

の多くは，現象解明のための部分的なモデルや(18)，有限要素法等による解析用のモデルであ

るため(18)-(19)，制御系設計への適用は困難である．一方，制御理論を適用するための動特性

モデルの研究として文献(20)-(22)があるが，これらもブレードとラバーなどの一部分のモデ

ル化であり，制御入力となるモータ等を考慮していない点で十分でない． 

次にびびり振動を低減するための推定及び制御技術に関する先行研究に関して述べる． 

びびり振動を低減する制御法として，駆動モータの電流を観測値とした extended time delay 

feed-back 制御を用いる方法(23)，ブラックボックスモデル構築し input shaping を用いる方法

(24)があるが，アクチュエータであるモータに着目した制御であり，自励振動の低減への適用

は難しい． 

 ワイパ以外の制御で振動を低減している先行研究に関して述べる．目標動作などの動か

し方を変える方法に着目すると，制御対象の共振の励起を避けることに基づくもの(25)や，振

動発生時に制御対象の運動速度を低下するもの(26)，問題の周波数より高い周波数を入力に

重畳するもの(27)，予測した振動の周波数を入力に重畳するもの(28)がある．しかし，ワイパ

において，速度を低下させる方法や，高周波の重畳は，往復運動中の速度変動に繋がるため

動作が不自然となり運転者の注意意識の低下に繋がること，騒音や電磁波( Electromagnetic 

Interference)の原因となるおそれがある．さらに，共振の励起を避ける方法は，目標動作が共

振を励起する周波数成分を持つ場合に有効であるが，びびり振動は自励振動であり，目標動

作が持つ周波数成分とは無関係に振動が発生してしまう．そのため，上述の通り，振動の情

報をフィードバックして制御する必要があると判断する．振動の状態をフィードバックし

制御する方法として，観測値に時間遅れ要素を乗じて入力にフィードバックする方法(29)や，
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質量・粘性・弾性からなるモデルを構築し極配置法で求めたゲインによる状態フィードバッ

ク制御(以下，状態 FB)を使用する方法(30)-(32)，線形カルマンフィルタ（以下，KF）の推定値

を最適レギュレータとして状態 FB する方法(33)，H∞制御やスライディングモード制御によ

り動特性の変化に対してもロバストに制振する方法(34)-(37)，質量と弾性からなる，2 または 3

慣性体モデルのねじれ角を推定し，状態 FBとねじれ角補償により振動を抑える方法(38)-(40)，

動特性モデルの逆モデルにより推定した外乱をフィードバックし，プロパー化のためのフ

ィルタにより安定化し制御する方法(41)，動特性を表す伝達関数が指定した減衰率となるよ

うに設計したゲインで状態 FB する方法(42)，振動の情報をフィードバックする方式(43)，エン

ジンの振動を推定し状態 FB で抑制する方法(44)，極配置法による振動抑制の設計を線形行列

不等式により安定性を向上させる方法(45)がある．これらの方法は， 

・極配置法にて，制御対象の振動に関する極を実軸上に配置しており，安定性の低下につな

がる状態フィードバックゲイン(以下，SF ゲイン)の増大化が考慮されていない． 

・振動抑制に加えて必要となるワイパの往復運動のサーボ性について考慮されていない． 

・自励振動ではなく，共振を励起する際に生じる振動が対象である． 

・振動抑制とサーボ制御にアクチュエータを要するが，ワイパにおけるアクチュエータはモ

ータ 1 つのみであるが，これを考慮していない． 

・振動の計測にセンサが必要となるが，上述の通りワイパアームへのセンサの設置は困難で

あり，推定器について考慮していない． 

等の理由からワイパの制御としては適さないと考える． 

最後に，推定に関して，モータの振動抑制に用いる状態推定を最適制御により設計する方

法(46)，指数関数で表した摩擦を有する質量・粘性・弾性からなる 1 慣性体モデルを KF で推

定する方法(47)や，ストライベック特性の摩擦を有するシステムに対し拡張カルマンフィル

タ（以下，EKF）を適用した方法(48)，クレーンの荷物の位置と速度を EKF で推定する方法

(49)がある．これらの方法は 

・シミュレーション上での検証であり，ノイズの影響や摩擦の符号が切り替わる点への言及

がなされていない． 

・不連続性を有さないシステムが対象であったり，符号関数を用いて不連続性や線形化のた

めの偏微分の計算値の増大への言及がなされていないなど，動作方向反転時に不連続とな

る摩擦特性を有するワイパへの適用は難しい． 

等の理由から，制御と同様にワイパのびびり振動の推定には適さないと考える． 

 

1.2.3 振動抑制制御に関する本研究の目的と課題 

 前節の先行研究によりびびり振動は自励振動であり，発生タイミングの予測は困難なた

め振動を観測しフィードバックする必要がある．しかし，振動の発生源であるアーム先端へ

のセンサの設置は信頼性やコストの観点から困難である．さらに，ワイパの基本動作である

往復運動に対し，動作途中の急峻な加減速も許容されない．したがって，びびり振動を低減
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する制御には，現状のワイパが有するセンサの情報と動特性モデルを用いて振動の情報を

推定し，推定した情報によるフィードバック制御とすることで，びびり振動と往復運動のた

めのサーボ性を両立する制御法を提案する． 

上記の制御において，前節の先行研究の調査結果を踏まえ，次の 3 点が課題となる． 

課題 1：推定器と制御器を設計するための動特性モデルの構築 

課題 2：不連続な非線形摩擦特性を有するシステムに適用可能な推定器の設計 

課題 3：制御器ゲインの増大による安定性の低下を回避しつつ，振動の低減と，ワイパの往

復運動のためのサーボ性を両立する制御の設計 

 本研究では，上述の課題に対する解決策を提案する． 

 課題 1 に対しては，ワイパシステムを 3 つの慣性体の質量・粘性・弾性からなるモデルと

し，推定に使用するモデルは，図 1-5 に示す摩擦特性を有した動特性モデルを用いる．一方，

制御設計用モデルは線形理論を適用するため，摩擦を弾性体の負荷として表現した線形の

動特性モデルを用いる． 

課題 2 対して，ワイパ動作の反転動作時に不連続となる摩擦特性を，速度に依存して変

化する項と，速度に依存しない項に分離する．依存する項はモデルの動特性として表現し，

速度に依存しない項は外生入力として扱うことで，微分が可能となることから，EKF によ

る推定器を設計する． 

課題 3 に関しては，モード解析により線形の動特性モデルが 1 次モードと 2 次モード及

び剛体モードで構成されていることを捉え，びびり振動の原因となる 1 次モードと，サーボ

性を阻害する収束の遅い剛体モードのみを操作する制御系設計を行うことで制御器ゲイン

の増大を抑え，びびり振動の低減とサーボ性を両立する制御器を得る． 

なお，本研究では動特性モデルや推定の精度，及び，制御の効果について，シミュレーシ

ョンと実験による評価にて有効性を確認する．さらに，制御の効果は，ワイパの制御で一般

的に用いられることが多い PI 制御系との比較により示す． 
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1.3 ワイパの最適動作生成 

1.3.1 ワイパのオーバーラン 

 ワイパはガラス面上を往復運動しており，アーム・ブレードは所定の位置で停止し，進行

方向を変え，動き出す動作を繰り返す．反転位置は図 1-7 のようにピラー側と，ボディ側の

2 か所にあり，各々を上反転位置と下反転位置と称する．これは，アーム・ブレードとリン

クの設計から決定される払拭範囲の端面である．  

  

反転位置は，車両設計からの要求と法規(2)を反映したワイパの設計により決定される．し

かし，実際の反転位置は設計で定めた場所とならず，アーム・ブレードの慣性，水の有無，

撥水剤の付着状態により，行き過ぎや未達といった，所定の位置以外で反転する現象が発生

する．行き過ぎの場合は，ピラーへの衝突による騒音の発生や，最悪の場合には破損となる．

さらに，未達の場合は法規(2)で定められた払拭範囲を満たせなくなるといった大きな問題に

繋がる．なお，本研究では行き過ぎと未達共にオーバーランと称する． 

 

1.3.2 オーバーラン低減に関する先行研究 

 1.2.2 節で示したとおり，びびり振動に対する解析やモデル化の先行研究のほかにワイパ

におけるその他の現象として高速走行時の浮き(50)や，ラバーのガラスに対する圧力分布に

より払拭性に対する解析(3)の研究もなされている．一方，オーバーランを解析し，モデルを

用いて低減を試みた学術的研究は著者が知る限り過去に存在しない． 

ワイパにおけるオーバーランを低減する技術に関しては，追加部品によるリンクの変形

抑制や，車速や位置に適したディプレッションアングルの調整により低減する方法(51)-(52)，

オーバーランの発生直後に，次の動作範囲を補正する方法(53)-(54)，加減速区間を車両で調整

:Wiping area for driver side 

 

Fig. 1-7 Wiping area decided by vehicle design(2) 
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した指令値に対し速度制御により追従させる方法(55)が提案されている．これらの方法は一

定の効果を得やすいが，実験的にオーバーランが最小となるようにトライ&エラーを繰り返

す方法であり，設計における工数の増加等が課題となり，仕様の変更等への対応が困難であ

る．  

次にワイパ以外のオーバーラン低減の先行研究に関して示す．外乱の影響を低減するた

めオブザーバによる外乱補償を用いる方法，速度と慣性負荷を推定し，学習により停止位

置を決める方法(57)，速度や位置といった状態量から停止位置を予測し操作量を補正する方

法(58)-(60)，モデル予測制御を用いる方法がある(61)．これらの方法において，制御の適用には

数式モデルが必要となる．しかし，前述の通り，オーバーランの数式モデルは前例がなく，

モデルの構築もワイパの動特性に加え，車両の剛性等の要因も加わるため容易ではない．さ

らに，文献(59)における学習のための試験運転や，文献(58)-(61)のような指令や操作に基づ

き動作させて必要に応じて制御が介入するといった動作は，ワイパの挙動の悪化に繋がり，

運転者の注意がワイパに向いてしまうなどの問題が生じる．さらに，オーバーランの発生を

予測するためのアーム・ブレードの速度やガラスの状態を観測するセンサの追加によるコ

ストの増加にも繋がる恐れがある． 

 

1.3.3 オーバーラン低減に関する本研究の目的と課題 

オーバーランは反転前に十分に減速することで低減可能なことは感覚的に理解できる．

しかし，低減が過ぎると目標位置に未達となり法規を満足できない問題や，先行研究にある

ような動作中に制御が介在し動作を急変させるような制御でワイパの挙動が悪化し，運転

者の注意がワイパに向いてしまう危険性がある．そこで，本研究ではワイパに最適な目標動

作を生成し，不連続な動作を伴わずにオーバーランを低減する方法を提案する．最適な目標

動作によるオーバーランの低減の実現には，次の 2 点の課題がある． 

課題 1：ワイパの制約を満たし，視覚的な設計を可能とする目標動作の表現方法 

課題 2：オーバーランの数式モデルを用いずに最適な目標動作を探索する方法 

課題１において，ワイパは車両のフロントガラスの形状や法規(2)から決定する払拭範囲と

往復運動の周期を変えることが出来ない．さらに，不連続な動作とならないことが求められ

る．さらに，設計者が，設計値とオーバーランの関係を視覚的に捉えた設計を可能とするた

め，目標動作の調整パラメータを 2 つとすることで，オーバーラン値と合わせた 3 次元の

グラフを描くことが可能となる．以上の条件を踏まえ，本研究では正弦関数をベースとし，

２つの調整変数で目標動作を生成可能な数式を確立する． 

課題 2 においては，応答曲面法を用いた探索方法を提案する．応答曲面は少ない測定デー

タを基に，システムの最適解を導出するための数学的かつ統計的な手法である．その利点と

して，設計のための実験回数を減らせる可能性があることと，応答曲面を描くことで，パラ

メータとオーバーランの関係が視覚的に捉えられることで設計者の活用が容易となること

である．  
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1.4 本論文の構成 

 第 1 章では，本研究の背景を述べ，制御による振動とオーバーラン低減の先行研究につい

て説明しワイパに適した制御を実現するための課題を明確にした． 

 第 2 章では，ワイパの動特性モデルと，制御ワイパの唯一のセンサであるギア出力軸の角

変位の情報から，不連続で非線形な摩擦特性を持つワイパの状態を推定する．摩擦特性の関

数を平滑化し微分可能とすることで適用可能となった EKF を設計し，シミュレーションと

実験により推定精度の評価を行う． 

 第 3 章では，びびり振動の低減と，ワイパの往復動作のためのサーボ性を両立する制御器

を設計する．SF ゲインの増大化を防ぐため，モード解析により制御が必要な振動となるモ

ードと，サーボ性を阻害する収束の遅いモードのみを抽出し極配置法により設計する．さら

にサーボ性を向上させるため，一般的な出力偏差系の状態 FB から，状態偏差系とし，シミ

ュレーションと実験により制御性能を評価する． 

 第 4 章では，オーバーラン低減のための目標動作を 2 つの変数で表現する方法を示し，

シミュレーション及び，実験で得たオーバーランの観測値から，オーバーランが最小となる

変数の組み合わせを応答曲面法により探索する．シミュレーションにより応答曲面法の作

成に最低限必要な実験回数を求め，実験により有効性を検証する． 
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第 2 章 ワイパの動特性モデルと 

非線形摩擦を含む状態の推定 

自励振動であるびびり振動はラバーとガラス間の摩擦変動により発生し，その発生タイ

ミングは予測が難しいことから，フィードフォワード制御での低減は困難である．そこでフ

ィードバック制御を適用するため，振動の情報を観測する必要がある．しかし，振動発生源

であるアームは車外に設置された部品であるため，信頼性やコストの観点からセンサの設

置は現実的に不可能である．そのため，ワイパで観測可能なギア出力軸の角変位(以下，ギ

ア角変位)と動特性モデルによる推定が必須となる． 

そこで，アーム先端で発生するびびり振動を推定するため，ワイパの非線形動特性モデル

を構築する．さらに，ワイパの往復運動のためのサーボ性と，振動抑制を両立する制御は線

形理論に基づき設計するため，線形動特性モデルを構築する． 

 一般的な推定器として，線形であれば，状態推定オブザーバ（以下，オブザーバ）と KF，

非線形であれば，EKF(62)，無香料カルマンフィルタが挙げられる(63)．本研究では，オブザー

バ，KF，および EKF による推定器を設計した，特に，EKF において，不連続な非線形摩擦

特性を速度に依存する項と，依存しない項に分離することでモデルにおいて不連続性を排

除し，かつ線形化のための偏微分による計算値増大の問題を回避しびびり振動を含む状態

の高精度な推定が可能となった．本章では非線形と線形の動特性モデルの構築，各推定器の

設計，シミュレーション及び，実験による推定の性能評価の結果を示す．  
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第 2 章 ワイパシステムの動特性モデルと非線形摩擦を含む状態の推定 

2.1 非線形動特性モデル 

2.1.1 非線形動特性モデルの構成 

 ワイパの動特性を，図 2-1 に示すモータ，ギア，アーム・ブレードの 3 つの慣性体で表現し

式(2-1)～(2-5)の電圧方程式及び，運動方程式を得る．なお，記号の説明を表 2-1 に示す． 

 

 

Fig. 2-1 Nonlinear dynamics model of wiper system 
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第 2 章 ワイパシステムの動特性モデルと非線形摩擦を含む状態の推定 

Table 2-1 Notations 

Symbol Definition Unit 

VM Input voltage for motor V 

𝜏𝑀 Torque generated by motor N・m 

𝜃𝑖  

(i=M,G,AB) 
Angle of each inertial body rad 

𝜃̇𝑖 

(i=M,G,AB) 
Angular velocity of each inertial body rad/s 

R Resistance of winding Ω 

Ke Constant of back electromotive force V ∙ s/rad 

Kt Constant of torque N ∙ m/A 

𝐽𝑖 

(i=M,G,AB) 
Inertia of each inertial body  Kg ∙ m 

𝐶𝑛 

(n=1,2,3) 

Viscosity between inertial bodies or inertial body 

and ground 
N ∙ m ∙ s/rad 

𝐾𝑛 

(n=1,2,3) 

Stiffness of between inertial bodies or inertial body 

and ground 
N ∙ m/rad 

 

 

𝑉𝑀 = 𝑅𝑖 + 𝐾𝑒𝜃̇𝑀 (2-1) 

 

𝜏𝑀 = 𝐾𝑡𝑖 (2-2) 

 

𝜏𝑀 = 𝐽𝑀𝜃̈𝑀 + 𝐶1(𝜃̇𝑀 − 𝜃̇𝐺) + 𝐾1(𝜃𝑀 − 𝜃𝐺) (2-3) 

  

𝐶1(𝜃̇𝑀 − 𝜃̇𝐺) + 𝐾1(𝜃𝑀 − 𝜃𝐺)  

  = 𝐽𝐺𝜃̈𝐺 + 𝐶2(𝜃̇𝐺 − 𝜃̇𝐴𝐵) + 𝐾2(𝜃𝐺 − 𝜃𝐴𝐵) + 𝐶3𝜃̇𝐺 + 𝐾3𝜃𝐺  
(2-4) 

 

𝐶2(𝜃̇𝐺 − 𝜃̇𝐴𝐵) + 𝐾2(𝜃𝐺 − 𝜃𝐴𝐵) = 𝐽𝐴𝐵𝜃̈𝐴𝐵 + 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)      (2-5) 

ここで，𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)はラバーとガラス間の摩擦力を表す．摩擦力|𝜃̇𝐴𝐵| ≥ 𝜀[rad/s]の動作状態と，

|𝜃̇𝐴𝐵| < 𝜀[rad/s]の停止状態に分けられ，動作中は式(2-6)となる．なお，𝜀は動作状態と停止状態

を判別する速度であり，微小な正数である． 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵) = sgn(𝜃̇𝐴𝐵){𝑎3 exp(−𝑎2|𝜃̇𝐴𝐵|) + 𝑎1|𝜃̇𝐴𝐵| + 𝑎0}   (2-6) 

ここで，sgn は符号を表す関数で，𝑎0，𝑎1，𝑎2，𝑎3は摩擦特性を表すパラメータである．ワイパ

の進行方向により作用する方向が変わるため，符号関数を用いる． 
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第 2 章 ワイパシステムの動特性モデルと非線形摩擦を含む状態の推定 

停止状態では𝜃̇𝐴𝐵 = 0となるが，この時，式(2-5)の左辺で表されるモータ側からの力が最大静

止摩擦力𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑀𝐴𝑋未満の時は，これと釣り合うように摩擦力が働き，以下で与えられる．すな

わち，  

|𝐾2(𝜃𝐺 − 𝜃𝐴𝐵)| < 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑚𝑎𝑥のとき 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐 = −𝐾2(𝜃𝐺 − 𝜃𝐴𝐵) 

それ以外のときは， 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐 = 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑚𝑎𝑥 

(2-7) 

となる． 

 

2.1.2 実験装置 

図 2-2 の模擬装置を用いて提案法の実験検証を行った．一般的なワイパの制御系設計法の

提案を目的とするため，重力やガラス面の曲率，リンク機構特性などの個々のワイパ固有の

条件を排除する構成とした．ガラスは平板として地面に水平に設置し，構成部品はモータ，

ギア，ガラスと接触するラバー及び，ラバーを支えるアーム・ブレードのみとした．さらに，

びびり振動が再現し易い環境とするため，ガラス面には市販の撥水剤を塗布している．なお，

ギア角変位はギア内蔵のホール式エンコーダ(4096 パルス/回転)により計測し，マイコンと

インバータを搭載した駆動用回路で制御を行う．  

 

 図 2-3 に示す構成で，低減対象となるびびり振動を測定する．ギア内蔵センサで計測した

ギア角変位をフィードバックした PI 制御系で往復運動を行い，圧電式振動ピックアップで

アーム先端の角加速度を測定する．  

 ここで，𝜃𝑡𝑔𝑡は，ワイパの目標軌道，𝜃𝐺は内蔵の角度センサで計測したギア角変位，𝑥̈𝐴𝐵は

アーム先端に取り付けた圧電式振動ピックアップによる計測値で，円弧状となるアームの

動作の軌跡の接線方向の加速度，𝑙𝐴はアームの長さ，Plant は図 2-2 の実験装置である． 

 

Fig. 2-2 Wiper system for experiment 
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第 2 章 ワイパシステムの動特性モデルと非線形摩擦を含む状態の推定 

 

 𝜃𝑡𝑔𝑡(𝑡) = 15 sin(𝜋𝑡)[deg]として動作させた時の結果を図 2-4 に示す． 

 

 

 図 2-4 は 30deg の範囲を 2.0sec の周期で往復しており，市販のワイパに対し低速としてい

る．その理由は，びびり振動が図 1-4 に示す摩擦特性が負勾配となる混合潤滑領域で起こる

ためである．混合潤滑領域は動き始めから低速の期間である．そのため，本研究では．びび

り振動の再現性を高めるため，発生し易い低速での動作とした．図 2-4 の上段は，𝜃𝑡𝑔𝑡と𝜃𝐺

であり，制御のサーボ性を表す．1.1sec の立ち上がり時に静止摩擦を超えて動き出すまでの

遅れがあるが，全般的に良好な追従性を示している．中段は PI 制御器の出力で，モータ印

可電圧となる．ここで，振幅が小さいが約 21Hz の成分が確認できる．これは，先端からの

振動が伝わり，モータが振動して生じた逆起電力の影響である．下段はアーム先端角速度

 

Fig. 2-3 Structure of PI control  

：𝜃𝑡𝑔𝑡 ,      :𝜃𝐺 

 

Fig. 2-4 Experiment results by PI control   

Top：Rotational angle of gear output shaft 

Middle: Voltage for motor input 

Bottom: Acceleration of tip of arm 
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𝑥̈𝐴𝐵で振動の発生が確認できる．さらに，アーム先端加速度𝑥̈𝐴𝐵の FFT 波形を図 2-5 に示す． 

 

 

 図 2-4 の下段と図 2-5 から約 21Hz の振動が確認できる．30Hz や 40Hz にもピークがある

が，21Hz に対し非常に小さいことから，視界不良や騒音発生の要因にならないと判断し，

制御による抑制の対象外とする．以上より，本研究で実験に使用するワイパのびびり振動の

周波数は 21Hz とした． 

 

2.1.3 非線形動特性モデルのパラメータの決定 

ワイパの動特性を表すための表 1 に示すパラメータと，非線形摩擦特性を表す式(2-6)の𝑎0，

𝑎1，𝑎2，𝑎3を実験的に同定する．アーム先端に掛かる負荷を摩擦力とし，停止状態から，速度

を変化させ摩擦特性を同定する．なお，一連の手順は先行研究で確立している手法(8)を用いる． 

表 2-1 に示す動特性パラメータも，実験的に同定する．開ループ特性での同定では，M 系列

や正弦スイープといった同定信号(64)でワイパを動作させた場合，重力や，モータとギアの特性

の左右差等により，初期位置から移動してガラス範囲内から外れてしまい，データ取得が困難

な場合がある．また，左右差を考慮したオフセット信号を入力する方法があるが，適切な信号

の選択が困難である．以上の問題点から，閉ループ同定を用いるが，同定結果に制御器の特性

が含まれる問題があり，この影響を，最小限とする方法である 2 段階法(65)を使用するため，図

2-6 に示す構成を用いて同定した．  

 

 

Fig. 2-5 FFT result of acceleration of arm tip   
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Fig. 2-6 Diagram for identification(65) 

 

ここで，s はラプラス演算子，𝑢𝑖は Plant への制御入力，𝑑1と𝑑2は同定のための付加信号，𝑦𝑖

は観測信号，𝑃𝑖(𝑠)は Plant の伝達関数，𝐶𝑖(𝑠)は制御器の伝達関数，Υ1(𝑠)とΥ2(𝑠)は𝑑1と𝑑2に動

特性を持たせる伝達関数である．なお，本研究では付与信号は𝑑1のみとし，𝑑2=0 とした． 

 図 2-6 の𝑢𝑖は式(2-8)の伝達関数で表される． 

𝑢𝑖 = 𝐻𝑢𝑠(𝑠)𝑑1 =
Υ1(𝑠)

1 + 𝐶𝑖(𝑠)𝑃𝑖(𝑠)
𝑑1  (2-8) 

2 段階法の step1 として，𝑑1に同定用信号を入力し，𝐻𝑢𝑠(𝑠)を同定する．次に step2 として，

𝐻𝑢𝑠(𝑠)𝑑1を入力，𝑦𝑖を出力とした開ループとみなすことで，𝑃𝑖(𝑠)が同定できる．  

同定実験において，𝜃𝑡𝑔𝑡 = 0deg，𝑑1は振幅 1.0V で，周波数が図 2-7 の通り，初期値である

0.1 Hz から 50Hz まで，50sec まで一定の傾きで増加する正弦スイープ信号，𝐶𝑖(𝑠)は一般的な PI

制御，Υ1(𝑠) = 1とした． 

 

 

Fig. 2-7 Variation of frequency for time 

 

ギア角変位𝜃𝐺，アーム先端角度の角変位𝜃𝐵，アーム先端の加速度𝑥̈𝐴𝐵を計測し，ギア角速度𝜃̇𝐺

とアーム先端角速度𝜃̇𝐵は式(2-9)より算出した． 



 

18 

 

第 2 章 ワイパシステムの動特性モデルと非線形摩擦を含む状態の推定 

𝜃̇(𝑚) =
𝜃(𝑚 + 𝜑) − 𝜃(𝑚 − 𝜑)

2𝜑Δ𝑡
 (2-9) 

ここで，𝑚はサンプリング時点で，𝜑は差分の間隔である．なお，式(2-8)では遅れを無くすため

に中央差分を用いている．時点𝑚に対し未来のデータを用いるため，オフラインにて処理する． 

𝜃𝐺，𝜃𝐴𝐵，𝜃̇𝐺，𝜃̇𝐵，𝑥̈𝐴𝐵の 5 つの状態量を用いて，式(2-1)-式(2-5)の動特性モデルの出力と実験

データが一致するようにパラメータを決定する． 

 

2.1.4 非線形動特性モデルの同定結果 

 同定のためのデータの測定は文献(8)の方法を用いる．図 2-8 に示す円形の板ガラスの上

にアーム・ブレードを設置させ，サーボモータによりガラスを一定速度で回転させた時にア

ームに掛かる荷重をひずみゲージにより測定し，摩擦力に換算する．速度を装置が動作可能

な最低速度から徐々に上げていき，図 2-9 に示すように速度，摩擦力の関係をプロットす

る．なお，アーム．ブレードは土台に固定された支柱に設置する．次に，測定データと一致

するように式(2-6)におけるパラメータ，𝑎0，𝑎1，𝑎2，𝑎3を調整し近似曲線を得る．なお，縦

軸は摩擦力，横軸はアーム先端角速度で，共に計測上の最大値で正規化している． 

  

 

Fig. 2-8 Experimental apparatus for measuring friction(8) 
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〇 :Experiment，―：Fitting Result 

 

Fig. 2-9 Velocity-friction curve 

 

次に式(2-1)-(2-5)の動特性モデルのパラメータを同定する．図 2-10 に 0-4.0sec(0.1-4.0Hz 相当)

での実験データと，同定によりパラメータ値を決定したモデルの出力との比較を示す．なお，

図 2-7 の関係により時間軸は励起周波数に一致している．また，アーム先端加速度の計測を圧

電式振動ピックアップで行っていることから，モデルのアーム先端加角速度を式(2-10)により

加速度に換算する． 

𝑥̈ = 𝑙𝐴𝜃̈  (2-10) 
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－：real．－ －：model 

 

Fig. 2-10 Comparison results between experiment and identified model at 0～4sec 

Upper left： Angle of gear，Upper right：Angle of tip of arm 

Middle left：Angular velocity of gear，Middle right：Angular velocity of tip of arm， 

Bottom：Acceleration of tip of arm 

 

ここで，図 2-7 の関係により時間軸は励起周波数に一致している．図 2-10 において，ギア角

変位，角速度及び，アーム先端の角度，角速度の位相は一致している．一方，0-2.0sec(0.1-2.0Hz

相当)において振幅の乖離がある．摩擦特性は前述のとおり，動特性とは別の装置で測定してい

るため，撥水剤の状態や，水の量により摩擦特性の差により乖離が生じたと考えられる．しか

し，位相は一致していることから，びびり振動推定への影響は小さいと判断する． 
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次に，21.5-21.7sec(21.5-21.7Hz 相当)における比較結果を図 2-11 に示す． 

 

－：real．－ －：model 

 

Fig. 2-11 Comparison results between experimental and identified model at 21.50～21.70sec 

Upper left： Angle of gear，Upper right：Angle of tip of arm 

Middle left：Angular velocity of gear，Middle right：Angular velocity of tip of arm， 

Bottom：Acceleration of tip of arm 

びびり振動の周波数となる 21Hz 付近において，振幅及び位相が一致していることから，ワイ

パの動特性を再現していることが確認できる． 

さらに，同定用の実験データとモデルの出力におけるアーム先端加速度の FFT 波形の比較を

図 2-12 に示す． 
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―：real．－ －：model 

 

Fig. 2-12 FFT results of acceleration of arm tip 

 

図 2-12 より 0.1-30Hz で 21Hz 以外の共振を持たないことが確認でき，図 2-9 – 図 2-11 に示す結

果と合わせて，装置の動特性を表現できていると判断する． 

次に，図 2-6 に示す制御系の構成において，𝜃𝑡𝑔𝑡 = 15sin (𝜋𝑡)[deg]，𝑑1 = 𝑑2 = 0V の時に発

生するびびり振動の波形を式(2-1)-式(2-7)の動特性モデルを用いたシミュレーション結果と比

較する．  
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Fig. 2-13 Comparison results between experiment and simulation 

Left: Simulation，Right: Experiment， 

Top: Gear Angle，Middle: Acceleration of arm tip，Bottom: FFT of Acceleration of arm tip 

 

図 2-13 の中段の通り，実験とシミュレーション共に 21Hz の振動が発生しており，ピーク値に

ついて片振幅の最大値が実験で 49.7m/s2，モデルで 44.9m/s2と 10.6％の誤差はあるが，同じ現

象を生成していると判断できる．さらに，FFT の波形において 21Hz にピーク値があること

と，他の共振を生じていないことが確認できる． 

以上から，動特性の一致と，びびり振動を再現できることから，構築した非線形摩擦を持つ

動特性モデルはびびり振動を含めた状態推定用として十分な精度を有していると判断する． 
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2.2 制御設計用の線形動特性モデル 

びびり振動を低減するための制御系設計については，有効性が広く知られている線形の理論

に基づいて設計する．線形モデルの動特性は基本的に図 2-1 を用いることとするが，式(2-6)の

非線形摩擦を使用できない．そこで，図 2-14 のように粘性と弾性を直列に接続した Maxwell モ

デルとして摩擦力を表現し(66)制御系設計を行う．非線形性については後述する EKF により対応

する．このモデルにより，式(2-11)と式(2-12)を得る． 

 

 

 

𝐶2(𝜃̇𝐺 − 𝜃̇𝐴𝐵) + 𝐾2(𝜃𝐺 − 𝜃𝐴𝐵) = 𝐽𝐴𝐵𝜃̈𝐴𝐵 + 𝐾4(𝜃𝐴𝐵 − 𝜃𝑅)  (2-11) 

 ここで(𝜃𝐴𝐵 − 𝜃𝑅)はアーム・ブレードとラバーの回転偏差，𝜃𝑅はラバーの変形角度を表し

ている．また，ラバーの動特性を式(2-12)とする． 

𝐶4𝜃̇𝑅 = 𝐾4(𝜃𝐴𝐵 − 𝜃𝑅)  (2-12) 

ここで，𝐾4と𝐶4はそれぞれ，アーム・ブレードとラバー間の剛性と粘性摩擦係数である．式

(2-1)-(2-4)と式(2-11)-(2-12)で表される線形の動特性モデルの同定において，次に示す点を満

たすようにパラメータ値を同定する． 

①ワイパシステムの動特性を再現する 

②実用上の周波数帯（今回は 50Hz 以下と定める)で装置と異なる共振を持たない 

ここで，同定するパラメータは表 1 と𝐶4，𝐾4であり，2.1.3 節と同じ条件の入力信号により測

定したデータを使用する．なお，モデルの妥当性は，同定用のデータとモデルのシミュレーシ

ョン結果との比較で評価することとし，びびり振動の制御に必要なアーム先端の加速度と，払

 

Fig. 2-14  Linear dynamics model of wiper System 
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拭動作のためのサーボ制御に用いるギア角変位が重要であり，これら 2 つの状態量で比較する．

なお，アーム先端加速度は，線形モデルの状態量に含まれないため，モデルのアーム先端角速

度を式(2-9)と式(2-10)により加速度に変換する． 

ギア角変位の応答について～8Hz 付近と共振周波数の 21Hz 付近の結果を各々図 2-15 と図 2-

16 に示す．なお，図 2-7 より時間軸は励起周波数に一致する． 

 

―：real．－－：model 

 

Fig. 2-15 Comparison results between experimental and identified model at 0～4sec 

 

図 2-15 において，0-1sec(0.1-1.0Hz 相当)間は位相においても乖離が生じている．これは，式

(2-6)に示す非線形摩擦と式(2-11)-(2-12)の Maxwell モデルの差が原因と考える．Maxwell モデル

は速度が 0rad/s に近づくにつれ，ラバーの粘弾性によるトルクが 0 に近くなる．一方，非線形

摩擦は速度が 0 に近づくにつれ大きくなる．0-1sec 間は低速で動いており摩擦の差の影響が大

きいと考える． 

次に 3.0sec(3.0[Hz]相当)以降において，実験では 3.5-4.5sec(3.5-4.5[Hz]相)は増加し，以降は収

束するが，モデルの出力は減衰特性のみを示している．実験における振動のピークの周波数は

図 2-2 の PI 制御ゲインにより変わる．一方，モデルでは同じ PI 制御との閉ループにおいても

共振は生じていない．位相は一致していることから，モデルの乖離はゲイン特性にあり，制御

設計で回避可能と判断する． 
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―：real．－－：mode 

 

Fig. 2-16 Comparison results between experimental and identified model at 20.9～21.1sec 

 

 図 2-16 はびびり振動となる共振点の 21Hz 付近を示している．共振点においては振幅と位相

共に一致しており，びびり振動を低減するためのモデルとして十分な特性を有すると判断する． 

 最後に，びびり振動の周波数(21Hz 付近)以外の共振点がモデルに存在しないか，図 2-16 のア

ーム先端加速度の FFT 波形で比較する． 
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―：real．－－：model 

 

Fig. 2-17 Comparison results between experimental and identified model by FFT 

 

図 2-17 より，共振点が一致しており，他の共振も生じていないことが確認できる．本モデル

の主目的はびびり振動の抑制であり，低周波域で振幅の乖離はあるが，発散がないこと，位相

特性が一致していること，共振点付近の精度が高く不要な共振も生じていないことから線形の

制御設計用モデルとして十分な精度を持つと判断し，以降の制御系設計には本モデルを使用す

る． 
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2.3 状態推定オブザーバ(67) 

 オブザーバの設計に 2.2 節に示す線形の動特性モデルを用いる．ここで，式(2-1)-式(2-4)

及び，式(2-11)，式(2-12)から，式(2-13)の状態方程式を得る． 

𝑥̇ = 𝐴𝑥 + 𝐵𝑢  

𝑦𝑒 = 𝐶𝑒𝑥  
(2-13) 

 ここで，𝑥=[𝜃̇𝑀, 𝜃𝑀 , 𝜃̇𝐺 , 𝜃𝐺 , 𝜃̇𝐴𝐵 , 𝜃𝐴𝐵 , 𝜃𝑅]T，𝑢 = 𝑉𝑀，𝑦𝑒 = [𝜃̇𝐺 , 𝜃𝐺]𝑇である． 

 次に，オブザーバゲインを Lとすると，推定値𝑥̂の特性は式(2-14)および，図 2-18 となる． 

𝑥̇̂ = 𝐴𝑥̂ + 𝐵𝑢 − 𝐿{𝐶𝑥̂ − 𝑦𝑒}  

  = (𝐴 − 𝐿𝐶)𝑥̂ + 𝐵𝑢 + 𝐿𝑦𝑒  
(2-14) 

状態量𝑥と推定値𝑥̂の偏差𝜂の微分は式(2-15)となる． 

𝜂̇ = 𝑥̂̇ − 𝑥̇  

  = 𝐴𝑥̂ + 𝐵𝑢 − 𝐿{𝐶𝑥̂ − 𝑦} − {A𝑥 + B𝑢}  

  = (𝐴 − 𝐿𝐶)(𝑥̂ − 𝑥)  

  = (𝐴 − 𝐿𝐶)𝜂  

(2-15) 

 

 

Fig. 2-18 Structure of state estimation observer 

 

 式(2-15)よりオブザーバのシステム行列となる(𝐴 − 𝐿𝐶)が漸近安定な行列ならば式(2-16)

が成立し，真値と推定値が一致する． 

lim
𝑡→∞

𝑒(𝑡) = 0   (2-16) 

式(2-17)の評価関数を最小とするオブザーバゲイン L を得る． 

𝐽 =
1

2
∫ (𝜂𝑇𝜎1𝜂 + 𝑢𝑇𝜎2𝑢)

∞

0
𝑑𝑡   (2-17) 

ここで𝜎1と𝜎2は各項の重みである． 
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2.4 線形カルマンフィルタ(68) 

 KF の特徴の 1 つにノイズ除去性能がある(68)．KF 適用時の動特性モデルはオブザーバと

同じく線形の動特性モデルを用いる．KF には式(2-13)の離散系である式(2-18)の状態方程式

を用いる． 

𝑥𝑑(𝑘 + 1) = 𝐴𝑑𝑥𝑑(𝑘) + 𝐵𝑑𝑢𝑑(𝑘)  

𝑦𝑒(𝑘) = 𝐶𝑒𝑥(𝑘)  
(2-18) 

ここで，k は時点を表し，𝑥𝑑(𝑘) = [𝜃̇𝑀(𝑘), 𝜃𝑀(𝑘), 𝜃̇𝐺(𝑘), 𝜃𝐺(𝑘), 𝜃̇𝐴𝐵(𝑘), 𝜃𝐴𝐵(𝑘), 𝜃𝑅(𝑘)]𝑇，𝑢𝑑(𝑘) =

𝑉𝑀(𝑘)，𝑦𝑒(𝑘) = [𝜃̇𝐺(𝑘), 𝜃𝐺(𝑘)]𝑇である．なお，離散化により式(2-13)の行列𝐴と𝐵は𝐴𝑑と𝐵𝑑へ

と変換されるが，観測行列𝐶𝑒は変換されない． 

KF の推定は，まず予測ステップとして事前状態推定値𝑥̂𝑑
−(𝑘)と，事前誤差共分散行列𝑃−(𝑘)

を求める．  

𝑥̂𝑑
−(𝑘) = 𝐴𝑑𝑥̂𝑑(𝑘 − 1) + 𝐵𝑑𝑢𝑑(𝑘 − 1)  (2-19) 

 

𝑃−(𝑘) = 𝐴𝑑𝑃(𝑘 − 1)𝐴𝑑
𝑇 + 𝜎𝑣

2𝐵𝑑𝐵𝑑
𝑇  (2-20) 

ここで，𝑃(𝑘 − 1)は事後誤差共分散行列の前回値，𝜎𝑣はシステムノイズの分散である．次に事

前誤差共分散行列からルマンゲイン𝑔(𝑘)を求める． 

𝑔(𝑘) =
𝑃−(𝑘)𝐶𝑒

𝑇

𝐶𝑒𝑃−(𝑘)𝐶𝑒
𝑇 + 𝜎𝑤

2
 (2-21) 

ここで，𝜎𝑤は観測ノイズの分散であり，ここで観測値を角速度𝜃̇𝐺(𝑘)とギア角変位𝜃𝐺(𝑘)の 2 つと

するため 2 行 2 列の行列となる．事前状態推定値とカルマンゲインにより，状態推定値𝑥̂𝑑(𝑘)

を得る． 

𝑥̂𝑑(𝑘) = 𝑥̂𝑑
−(𝑘) + 𝑔(𝑘){𝑦

𝑒
(𝑘) − 𝐶𝑒𝑥̂𝑑

−(𝑘)}  (2-22) 

最後に事後誤差共分散行列𝑃(𝑘)を算出する． 

𝑃(𝑘) = {𝐼 − 𝑔(𝑘)𝐶𝑒}𝑃−(𝑘)  (2-23) 

ここで I は単位行列を表す． 
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2.5 非線形カルマンフィルタ -拡張カルマンフィルタ- 

ワイパは式(2-6)の不連続な非線形摩擦を有しており，微分が行えず EKF が適用できない

(68)．そのため，従来技術では，符号を表す sgn 関数を tanh 関数に置き換え，式(2-24)とする

方法がある． 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐ℎ(𝜃̇𝐴𝐵) = tanh(𝜅𝜃̇𝐴𝐵){𝑎3 exp(−𝑎2|𝜃̇𝐴𝐵|) + 𝑎1|𝜃̇𝐴𝐵| + 𝑎0}   (2-24) 

ここで，𝜅は tanh 関数の傾きを調整する係数である．この方法により不連続点を解消し，EKF

の適用が可能となるが，𝜃̇𝐴𝐵=0rad/s 近傍での線形化のための偏微分による計算値が大きくな

り，センサノイズの影響を受け推定精度が悪化する．そこで，従来方法に代わる方法を提案

する． 

初めに，式(2-6)を次式の通りに分離する 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵) = 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑠(𝜃̇𝐴𝐵) + 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵)  (2-25) 

ここで𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑠(𝜃̇𝐴𝐵)は速度に依存しない項として式(2-26)とする．𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵)は速度に依存す

る項として式(2-27)の通り式(2-6)と式(2-26)との偏差となる． 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑠(𝜃̇𝐴𝐵) = sgn(𝜃̇𝐴𝐵)(𝑎3 + 𝑎0) (2-26) 

 

𝜃̇𝐴𝐵 > 0のとき 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵) = 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵) − 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐𝑠
(𝜃̇𝐴𝐵) = 𝑎3{−1 + exp (−𝑎2𝜃̇𝐴𝐵)} + 𝑎1𝜃̇𝐴𝐵   

𝜃̇𝐴𝐵 < 0のとき 

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵) = 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵) − 𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐𝑠
(𝜃̇𝐴𝐵) = −𝑎3{−1 + exp(𝑎2𝜃̇𝐴𝐵)} + 𝑎1𝜃̇𝐴𝐵    

(2-27) 

式(2-27)において，𝜃̇𝐴𝐵 > 0のときの左極限と，𝜃̇𝐴𝐵 < 0のときの右極限は次式となる． 

𝜃̇𝐴𝐵 > 0のとき 

lim
𝜃̇𝐴𝐵→+0

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵) = 0   

𝜃̇𝐴𝐵 < 0のとき 

lim
𝜃̇𝐴𝐵→−0

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵) = 0   

(2-28) 

式(2-28)における右極限と左極限との一致から，𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵)が連続であることが確認できる．

次に，式(2-25)の𝜃̇𝐴𝐵による偏微分により次式を得る． 
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𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

=
𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

+
𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑠(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

 

𝜃̇𝐴𝐵 > 0のとき  

    
𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

= −𝑎3𝑎2 exp(−𝑎2𝜃̇𝐴𝐵) + 𝑎1 

 lim
𝜃̇𝐴𝐵→+0

𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

= −𝑎3𝑎2 + 𝑎1 

𝜃̇𝐴𝐵 < 0のとき   

    
𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

= −𝑎3𝑎2 exp(−𝑎2𝜃̇𝐴𝐵) + 𝑎1 

   lim
𝜃̇𝐴𝐵→−0

𝜕𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)

𝜕𝜃̇𝐴𝐵

= −𝑎3𝑎2 + 𝑎1 

 

(2-29) 

以上より，𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐(𝜃̇𝐴𝐵)は𝜃̇𝐴𝐵 = 0で連続かつ一階偏微分可能である．図 2-19 に𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑(𝜃̇𝐴𝐵)と

𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑠(𝜃̇𝐴𝐵)，式(2-29)の偏微分の結果を示す．図 2-19 より，偏微分値の極大化を防ぎ連続性

を保持していることが確認できる．  

 

：𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑑 (𝜃̇𝐴𝐵(t)) ,   ：𝜏𝑓𝑟𝑖𝑐_𝑠 (𝜃̇𝐴𝐵(t)) 

 

Fig. 2-19 Improved partial derivative of friction 

Upper：Separated friction in Eq. (2-25) and (2-26) 

Bottom：Partial differential value in separated friction model 
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次にワイパの動特性モデルから，EKF を設計する．式(2-1)-式(2-6)から式(2-30)の離散系の

非線形方程式を得る． 

𝑥𝑘(𝑙 + 1) = 𝑓𝑝(𝑥𝑘(𝑙)) + 𝑏𝑝𝜉(𝑙)  

𝑦𝑘(𝑙) = ℎ(𝑥𝑘(𝑙)) + 𝜁(𝑙)  
(2-30) 

ここで，lは時点を表し， 𝑥𝑘(𝑙) = [𝜃̇𝑀(𝑙), 𝜃𝑀(𝑙), 𝜃̇𝐺(𝑙), 𝜃𝐺(𝑙), 𝜃̇𝐴𝐵(𝑙), 𝜃𝐴𝐵(𝑙)]𝑇，𝑓𝑝(𝑥𝑘(𝑙))はワ

イパの動特性と非線形摩擦の特性を表す状態遷移関数，𝜉(𝑙)はシステム雑音，𝜁(𝑙)は観測雑

音，𝑏𝑝  =  [𝑏0，𝑏𝑠]で，𝑏0 = [𝑏01, 0,0,0,0,0]𝑇，𝑏𝑠 = [0,0,0,0, 𝑏𝑠5, 0]Tとし，𝑏01 = 𝑘𝑡/𝐽𝑀𝑅，𝑏𝑠5 =

1/𝐽𝐴𝐵である．また，𝑦𝑘(𝑙) = [𝜃̇𝐺(𝑙), 𝜃𝐺(𝑙)]𝑇であり，この 2 つの観測値に観測雑音を仮定す

る． 

EKF に用いる非線形方程式を式(2-30)とし，一般的な手順(68)に基づき推定する．まず，式

(2-31)より事前状態推定値𝑥̂𝑘
−(𝑙)を算出し，式(2-30)の右辺を式(2-32)の通りに線形近似する． 

𝑥̂𝑘
−(𝑙) = 𝑓𝑝(𝑥̂𝑘(𝑙 − 1)) (2-31) 

  

𝐴𝑃(𝑙 − 1) =
𝜕𝑓𝑝(𝑥)

𝜕𝑥
|

𝑥=𝑥̂𝑘(𝑙−1)

 

𝐶𝑃(𝑙) =
𝜕ℎ(𝑥)

𝜕𝑥
|

𝑥=𝑥̂𝑘
−(𝑙)

 

(2-32) 

 つぎに，以下の式(2-33)により事前誤差共分散行列𝑃−(𝑙)を求め，式(2-34)でカルマンゲイ

ン𝑔(𝑘)，式(2-35)で制御に使用する状態推定値𝑥̂𝑘(𝑙)を求める．最後に式(2-36)の事後誤差共

分散行列𝑃(𝑙)を求める．  

𝑃−(𝑙) = 𝐴𝑃(𝑙 − 1)𝑃(𝑙 − 1)𝐴𝑃
𝑇(𝑙 − 1) + 𝜎𝑣

2(𝑙 − 1)𝑏𝑝𝑏𝑝
𝑇
 (2-33) 

ここで，𝜎𝑣
2はシステムノイズの分散である． 

𝑔(𝑙) =
𝑃−(𝑙)𝐶𝑃

𝑇(𝑙)

𝐶𝑃(𝑙)𝑃−(𝑙)𝐶𝑃
𝑇(𝑙) + 𝜎𝑤

2
 (2-34) 

ここで，𝜎𝑤
2は観測ノイズの分散である． 

𝑥̂𝑘(𝑙) = 𝑥̂𝑘
−(𝑙) + 𝑔(𝑙){𝑦𝑘(𝑙) − ℎ(𝑥̂𝑘

−(𝑙))} (2-35) 

 

𝑃(𝑙) = {𝐼 − 𝑔(𝑙)𝐶𝑃(𝑙)}𝑃−(𝑙) (2-36) 
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2.6 推定性能の評価 

2.6.1 シミュレーション 

図 2-20 に示す制御系を構築し，2.3 節-2.5 節で導出したオブザーバ，KF，EKF の推定の

性能をシミュレーションにて確認する． 

 

 

Fig. 2-20 Simulation model for verification of observers 

 

Plant は式(2-1)-式(2-7)で表される非線形の動特性モデルである．位置指令値を𝜃𝑡𝑔𝑡 =

15sin(π𝑡)[deg/s]とし，観測値にはギア角変位と，ギア角変位から式(2-37)で求めたギア角速

度を用いる．なお，実験においてもギア角速度は同じ方法で求める． 

𝜃̇(𝑚) =
𝜃(𝑚) − 𝜃(𝑚 − 𝜑)

𝜑Δ𝑇
 (2-37) 

ここで，m はサンプリング時点で，𝜑は差分の間隔である．実験におけるノイズの影響を考慮

するため，観測値のギア角変位に実際の装置の動作を想定したセンサノイズ𝑆𝑛𝑜𝑖𝑠𝑒を重畳す

る．  

初めに図 2-19 の𝑆𝑛𝑜𝑖𝑠𝑒 = 0としてシミュレーションを行い，オブザーバ，KF，EKF の全状

態量の推定結果，特にびびり振動の影響が大きく反映されるアーム先端角速度推定値において

Plant の各状態量との比較により評価する．なお，定量的に比較するため，式(2-38)に示す Plant

の状態量𝑥と推定値𝑥̂との誤差平均値を用いる． 

𝐸𝑟𝑟_𝑚𝑒𝑎𝑛 =
1

𝑚𝑛
∑ |𝑥(𝑚) − 𝑥̂(𝑚)|

𝑚𝑛

𝑚=1

 (2-38) 

𝑚𝑛は各測定値の最後のデータの番号であり，データの総数となる．なお，Plant の計算周期

は 0.1ms とし，推定器や速度換算及び，データのサンプリング周期は 1ms とする． 

図 2-21 に 2.3 節で設計したオブザーバによる全状態量の推定結果を示し，図 2-22 にびびり

振動の影響が最も確認できるアーム先端角速度推定値の詳細を示す．  
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：Plant output ，     ：Estimation 

 

Fig. 2-21 Estimation results by observer without noise 

Left of first row：Motor angular velocity, Right of first row ：Motor angle 

Left of second row：Gear angular velocity, Right of second row ：Gear angle 

Left of third row：Arm angular velocity, Right of third row ：Arm angle 

Right of fourth row ：Rubber angle 

 

ここで，線形動特性モデルは摩擦を Maxwell モデルで代用したために，ラバーの変位が追加

され，非線形の動特性モデルである Plant に対し状態量の数が多くなっている．表 2-2 に各状

態量の誤差平均値を示す． 
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 Table 2-2 Error mean of estimation values by observer without noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  8.2204 deg/s 𝜃𝑀 0.9038 deg 

𝜃̇𝐺 2.9465 deg/s 𝜃𝐺  0.7791 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 14.411 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.7657 deg 

 

さらに，びびり振動の影響が大きいアーム角速度の詳細を図 2-22 に示す． 

 

：Plant output ，     ：Estimation 

 

Fig. 2-22 Simulation comparison results of arm angular velocity  

and its estimation by observer without noise 

 

 図 2-22 から，振幅に差はあるが振動が推定できていることを確認できる．しかし，3.5-

3.65sec は反転時にワイパが停止している状態であるが推定値は停止していない．Plant の摩擦

特性は図 1-5 に示すものであり，速度が 0rad/s に近づくにつれ摩擦力は大きくなるが，オブザ

ーバに使用する線形の動特性モデルでは 0N ∙ mに近づく．このモデル誤差により，低速時に停

止せず推定誤差が生じたと考えられる． 

次に図 2-23 に KF による全状態量の推定結果を示す． 
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：Plant output ，     ：Estimation 

 

Fig. 2-23 Estimation results by KF without noise 

Left of first row：Motor angular velocity, Right of first row ：Motor angle 

Left of second row：Gear angular velocity, Right of second row ：Gear angle 

Left of third row：Arm angular velocity, Right of third row ：Arm angle 

Right of fourth row ：Rubber angle 

 

表 2-3 に各状態量の誤差平均値を示す． 
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 Table 2-3 Error mean of estimation values by KF without noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  4.2371 deg/s 𝜃𝑀 0.2909 deg 

𝜃̇𝐺 0.7921 deg/s 𝜃𝐺  0.0164 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 13.431 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.1163 deg 

 

さらに，びびり振動の影響が大きいアーム先端角速度の詳細を図 2-24 に示す． 

 

：Plant output ，    ：Estimation(conventional) 

 

Fig. 2-24 Simulation comparison results of arm angular velocity  

and its estimation by KF without noise 

 

オブザーバに対して，誤差平均値が平均 67%低減していることから，精度が向上していると

判断する．しかし，びびり振動の影響が大きいアーム先端角速度は他の状態量に対し 13%程度

と改善率が低い．この理由として，図 2-23 の 3.5-3.65sec の停止状態での推定は改善している

が，振動の乖離はオブザーバと同程度であり，KF においても，振動の推定は難しいことが確

認できる．  

図 2-25 に EKF による全状態量の推定結果を示す．摩擦の不連続性を考慮して式(2-23)に示
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す tanh 関数を用いたモデルにより設計した EKF と，式(2-25)-式(2-26)の通り分離した提案する

EKF の結果を示す．なお，前者の EKF を従来法，後者を提案法と称する． 

 

：Plant output ，     ：Estimation (conventional)，      ：Estimation (proposed) 

 

Fig. 2-25 Estimation results by EKF without noise 

Left of first row：Motor angular velocity, Right of first row ：Motor angle 

Left of second row：Gear angular velocity, Right of second row ：Gear angle 

Left of third row：Arm angular velocity, Right of third row ：Arm angle 

Right of fourth row ：Rubber angle 
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表 2-4 に従来法の EKF，表 2-5 に提案法の EKF で推定した各状態量の誤差平均値を示す， 

 Table 2-4 Error mean of estimation values by conventional EKF without noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  0.6610 deg/s 𝜃𝑀 0.0803 deg 

𝜃̇𝐺 1.2287 deg/s 𝜃𝐺  0.0829 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 6.9575 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.1019 deg 

 

 Table 2-5 Error mean of estimation values by proposed EKF without noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  0.5440 deg/s 𝜃𝑀 0.0110 deg 

𝜃̇𝐺 0.9391 deg/s 𝜃𝐺  0.0025 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 4.2881 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.0292 deg 

 

さらに，びびり振動の影響が大きいアーム角速度の結果を図 2-26 に示す． 

 

  ：Plant output ，   ：Estimation (conventional)，    ：Estimation (proposed) 

 

Fig. 2-26 Simulation comparison results of arm angular velocity  

and its estimation by EKF without noise 

Top：Overall display ，Bottom：Partial display 
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KF に対して，誤差が平均で 42%低減しており精度が向上している．さらに，びびり振動の

影響が大きいアーム先端角速度は 41%程度の改善が得られ，振幅，位相共に良好である．速度

0rad/s 近傍に着目した図 2-26 の下図のように，従来法の EKF では速度 0rad/s 近傍で振動が発

生している．これは，速度 0rad/s 付近での式(2-7)の場合分けの処理による不連続性が原因であ

る．一方，提案の EKF ではこの振動は生じていない．以上から，提案の EKF による改善が確

認できる． 

次に，𝑆𝑛𝑜𝑖𝑠𝑒を実験で用いるセンサの 2LSB 誤差 に相当する 0.176deg を最大片振幅とす

るランダム信号を入力した場合のシミュレーション結果を示す． 

表 2-6 にノイズ重畳時のオブザーバにおける各状態量の誤差平均値を示す． 

 Table 2-6 Error mean of estimation values by conventional observer with noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  8.2320 deg/s 𝜃𝑀 0.9039 deg 

𝜃̇𝐺 51.669 deg/s 𝜃𝐺  0.7793 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 16.062 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.7665 deg 

アーム先端角速度の結果を図 2-27 に示す． 

 

：Plant output ，    ：Estimation (conventional) 

 

Fig. 2-27 Simulation comparison results of arm angular velocity  

and its estimation by observer with noise 
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図 2-27 より推定値にノイズの影響を受け，例えば 3.5-3.65sec 間のように発生していない振

動を発生していること，3.65-3.75sec において，びびり振動の波形が異なることが確認でき

る．特にギア角速度の誤差平均はノイズの影響を受け 0.0518rad/s から 0.9018rad/s と大幅に悪

化している．これは，ギア角速度はオブザーバでの観測値であり，ギア角変位より式(2-37)の

差分で算出する際にノイズの影響を大きく受けたためと考えられる． 

次にノイズ重畳時の KF による各状態量の誤差平均値を表 2-7 に示す． 

 Table 2-7 Error mean of estimation values by conventional KF with noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  46.360 deg/s 𝜃𝑀 0.3845 deg 

𝜃̇𝐺 17.280 deg/s 𝜃𝐺  0.0339 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 15.215 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.1213 deg 

アーム先端角速度の結果を図 2-28 に示す． 

 

：Plant output ，    ：Estimation value(conventional) 

 

Fig. 2-28 Simulation comparison results of arm angular velocity  

and its estimation by KF with noise 

 

図 2-28 より，オブザーバと同様にノイズの影響を受けて，3.5-3.65sec 間のような発生して

いない振動を推定している．さらに，誤差平均も悪化している． 

最後にノイズ重畳時の EKF の推定結果を示す．表 2-8 に従来法の EKF，表 2-9 に提案法の
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EKF で推定した各状態量の誤差平均値を示す， 

 Table 2-8 Error mean of estimation values by conventional EKF with noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  1.4640 deg/s 𝜃𝑀 0.1864 deg 

𝜃̇𝐺 31.114 deg/s 𝜃𝐺  0.1893 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 20.497 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.2247 deg 

 

 Table 2-9 Error mean of estimation values by proposed EKF with noise 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

State 

Value 

Error mean  

value 
Unit 

𝜃̇𝑀  1.2960 deg/s 𝜃𝑀 0.0236 deg 

𝜃̇𝐺 2.6014 deg/s 𝜃𝐺  0.0172 deg 

𝜃̇𝐴𝐵 7.6096 deg/s 𝜃𝐴𝐵 0.0464 deg 

 

さらに，アーム角速度の詳細を図 2-29 に示す． 

：Plant output ，    ：Estimation(conventional)，   ：Estimation(proposed) 

 

Fig. 2-29 

Simulation comparison results of arm angular velocity and its estimation by EKF with noise 
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図 2-29 の 3.45sec や 3.6-3.65sec において，従来法の EKF はノイズの影響を大きく受け，推

定精度が低下している．一方，提案法の EKF は影響が非常に小さく，精度よく推定できてい

る．さらに，誤差平均においても，例えばギア角速度はオブザーバで 51.696deg/s，KF で

17.289deg/s，従来法の EKF で 31.114 deg/s に対し提案法の EKF は 2.602deg/s と非常に小さい． 

以上の結果から，ノイズ重畳時において，オブザーバと KF はノイズの影響を受けて推定精

度が低下していることから制御への適用は不可能と判断する．EKF においても，従来法はノ

イズの影響を大きく受け，精度が低下している．一方，提案法はノイズの影響が小さく，びび

り振動も精度よく推定できていることが確認できる．  

 

2.6.2 実験 

 シミュレーションにより，センサノイズが重畳された状況下でのびびり振動の推定は提

案法の EKF が有効であることを確認した．推定値はびびり低減の制御に使用するため，実

機における有効性を確認する．図 2-20 における Plant を 2.1.2 節に示す実験装置とし，指令

値等の条件はシミュレーションと同じとする．ただし，実験では観測値にはノイズが含まれ

ているため𝑆𝑛𝑜𝑖𝑠𝑒 = 0とする．びびり振動の再現性を高めるため，ガラス表面には市販の撥

水剤を塗布し，散水する．びびり振動の測定は，2.1.2 節と同様にアーム先端に取り付けた

圧電式振動ピックアップで計測する．ここで，加速度は推定していないため，アーム先端角

速度の推定値を式(2-10)と式(2-37)からアーム先端加速度に換算する．EKF の計算及び，デ

ータのサンプリング周期はシミュレーションと同じ 1ms とする．なお，実験ではシミュレ

ーションで有効性を確認した提案法の EKF の推定のみを実施した．図 2-30 にびびり振動発

生時のアーム先端角速度の推定値と，換算により求めたアーム先端加速度の推定値，アーム

先端加速度の観測値を示す． 
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Fig.2-30 Experimental results of state estimation by the proposed method 

Upper：Estimated value by EKF 

Middle: Acceleration calculated by eq. 2-10 and eq. 2-37  

Bottom：Acceleration of tip arm (experimental data) 

  

アーム先端角速度の推定値はシミュレーションと同様にノイズの影響が小さいことが確認で

きる．ここで，アーム先端加速度の推定値と計測値の比較を容易にするためを，図 2-31 に 2 つ

を重ねた波形を示す． 
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：Experiment，    ：EKF 

 

Fig. 2-31 Comparison of acceleration of tip arm between experimental data and EKF  

 

振動開始となる 1.5～1.7sec は振幅に乖離があるが，1.7sec 以降は振幅と位相共に一致してお

り，精度よく推定できていることが確認できる．  

1.5～1.7sec の急峻なノイズは，アーム先端角速度の推定値から式(2-37)の差分で求めた際に増

幅したノイズであり，図 2-30 上段のアーム先端角速度では確認できないことから制御適用時へ

の影響は低いと考える． 

 以上の結果より，提案する EKF はびびり振動を精度良く推定でき，制御への適用が可能

であると判断する． 
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2.6 まとめ 

視認性向上や空気抵抗の低減の目的等から自動車のフロントガラスが拡大され，ワイパ

システムについても高度な制御系設計が期待されている．本研究では，特に低速時における

びびり振動を抑制しつつ，目標往復動作への追従性を有する制御系設計法を提案した．アー

ム先端で生じるびびり振動を制御で低減するには，振動の情報が必要であるが，計測のため

に新たなセンサを用意することは，アームが車外に露出している部品であるため耐故障性

やコストの観点から現実的でない．そこで，ワイパの動特性モデルと，制御ワイパの唯一の

センサであるギア角変位の情報から，不連続で非線形な摩擦特性を持つワイパの状態を推

定した．摩擦特性を，速度に依存する項と，依存しない項に分離して，依存しない項はシス

テムの外生入力とし，依存する項のみを動特性モデルに組み込むことで，関数が平滑化され

微分可能となり，EKF が適用可能となる．さらに，不連続性を除去する従来技術として tanh

関数を使用した際に生じる線形化のための偏微分による計算値の増加による悪影響を受け

ない推定が可能となった．その結果，ノイズ重畳時のシミュレーションにおいてアーム先端

角速度の誤差平均値は状態推定オブザーバで 16.068deg/s，KF で 15.215deg/s，従来法の EKF

で 20.497 deg/s に対し，提案法の EKF は 7.6096deg/s と各推定器に対し 50-63%程度の改善を

確認できた．さらに，実験においても，提案法の EKF で振幅と位相共に精度よく推定でき

ていることが確認できた． 

 



 

47 

 

第 3 章 びびり振動低減とサーボ性を両立する制御の設計 

第3章 びびり振動低減とサーボ性を両立する制御系の設計 

ワイパにおける制御目標は，ガラス面上を往復動作させるためのサーボ性と，びびり振動

を低減するレギュレータ性の両立である．サーボ性は，ワイパの往復動作の上限から～1Hz

の帯域，びびり振動は 21Hz 付近と周波数帯域が異なる．一般的な状態 FB では時間領域で

の設計となり，周波数帯域を考慮した設計が困難である．このため，制御対象のモードに着

目し，びびり振動となるモードの影響のみを抑制することで振動低減とサーボ性の両立を

試みる．さらに，状態 FB におけるサーボ系は，一般に指令値と観測値との偏差の積分制御

による出力偏差系であるが，比例項を持つ PI 制御系と比較して追従性が制限される場合が

ある．このため，全ての状態量の指令値を設定し，状態偏差系に変換することで追従性を向

上する． 
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3.1 モード解析 

状態FBでは，制御系が望ましい収束性を有するよう，理論上は極を任意に指定できるが，

制御対象の特性を大きく変更した場合には，SF ゲインが過度に大きくなり，現実の装置で

の制御入力の上限を満たさない場合や，安全性確保のための安定性の観点から望ましくな

い場合が想定される．このため，本研究ではモード解析(69)-(70)を行い，びびり振動に対応す

るモードを明確にすることで，この影響のみを抑制する制御系設計を行い SF ゲインの増大

を避ける方法を提案する． 

モード解析により，状態量ではなく，モードに着目した制御を行うことで，状態量に対す

る設計では困難であった振動抑制とサーボ性の両立が可能となる．制御設計用モデルとし

て用いる図 2-14 の線形動特性モデルのモードの候補は図 3-1 となる． 

 

   

Fig. 3-1 Expected modes of three inertia system 

Left : Primary mode, Center :Secondary mode, Right : Rigid mode 

 

図 3-1 の 1 次モードは，3 つの慣性体の変位方向が同じで，かつアーム・ブレードまたは

モータの変位量が最も大きくなるモードであり，2 次モードは中央のギアの変位方向のみが

異なるモードである．剛体モードは，3 つの慣性体が同量の変位となるモードである．3 つ

の慣性体で構成されるシステムの動作はいずれかのモードの組み合わせで表現することが

可能である．ここで，制御対象であるびびり振動は，アーム先端が発生源であり，2.1.2 節

の実験結果からもアーム先端が大きく変動する 1 次モードであることが確認できる． 

制御系設計に使用する線形動特性モデルの電圧方程式と運動方程式である式(2-1)-式(2-4)

と式(2-11)-式(2-12)で構成される式(3-1)の行列 A の固有ベクトルで構成された変換行列 V を

用いて，𝑥 = 𝑉𝑧とし，式(3-2)を得る．  

𝑥̇ = 𝐴𝑥 + 𝐵𝑢  

𝑦𝑐 = 𝐶𝐶𝑥  
(3-1) 

ここで，𝑥=[𝜃̇𝑀, 𝜃𝑀 , 𝜃̇𝐺 , 𝜃𝐺 , 𝜃̇𝐴𝐵 , 𝜃𝐴𝐵 , 𝜃𝑅]T，𝑢 = 𝑉𝑀，𝑦𝑐 = 𝜃𝐺である． 

𝑧̇ = 𝑉−1𝐴𝑉𝑧 + 𝑉−1𝐵𝑢  (3-2) 

なお，𝑉−1𝐴𝑉は固有値𝜆𝑖を対角成分に有する対角行列となる．式(3-2)における𝑧はモード

変数ベクトルであり，その初期値𝑧(0)は状態量𝑥の初期値𝑥(0)より式(3-3)で表される(70)． 
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𝑧(0) = 𝑉−1𝑥(0)  (3-3) 

式(3-2)と式(3-3)から𝑧の各成分である𝑧𝑖の応答は次式となり， 

𝑧𝑖 = exp(𝜆𝑖𝑡) 𝑧𝑖(0)  (3-4) 

変換行列 V の各列ベクトルを𝑣1~𝑣𝑛(𝑛は状態変数の次元で𝑛 = 7)とすると，𝑥は 

𝑥 = 𝑉𝑧 , 𝑉 = [𝑣1 𝑣2 ⋯ 𝑣𝑛] (3-5) 

  と表され，式(3-3)-式(3-5)より次の関係を得る． 

𝑥 = 𝑉Λ𝑉−1𝑥(0)  

= [𝑣1 exp(𝜆1𝑡) 𝑣2 exp(𝜆2𝑡) ⋯ 𝑣𝑛 exp(𝜆𝑛𝑡)] × 𝑉−1𝑥(0) , 

𝛬 = diag{exp (𝜆𝑖𝑡)}, 𝑖 = 1,2⋯𝑛   

(3-6) 

ただし，diag{ }は{ }内の対角要素を有する対角行列を意味する．式(3-6)より状態量は

𝑣𝑖 exp(𝜆𝑖𝑡)の線形結合であり，固有値と固有ベクトルに依存する．上式の𝑣𝑖は複素数を有す

るが，モードの影響の実数解析を行うため，新たにz = 𝑄𝑤の変換を行う行列 Q を定義し式

(3-7)を得る． 

𝑤̇ = 𝑄−1𝑉−1𝐴𝑉𝑄𝑤 + 𝑄−1𝑉−1𝐵𝑢  (3-7) 

 𝑉−1𝐴𝑉 = 𝐴′，𝑄−1𝑉−1𝐴𝑉𝑄 = 𝐴′′とし，𝐴′内の複素数部分を抜粋した 

𝐴′𝑖 = [
−𝛼 + 𝛽𝑗 0

0 −𝛼 − 𝛽𝑗
]  (3-8) 

を実数化した行列 

𝐴′′𝑖 = [
−α −β
β −α

]  (3-9) 

に変換する行列 p は式(3-10)となる． 

𝑄 = [
𝑞11 𝑞12

𝑞21 𝑞22
] = [

1

√2

1

√2
𝑗

1

√2
−

1

√2
𝑗
]  (3-10) 

式(3-5)にz = 𝑄𝑤を代入し，変換行列𝑉𝑄を𝑇とすると最終的に次の関係を得る． 

[

𝑥1

𝑥2

⋮
𝑥𝑛

] = [𝑡1 𝑡2 ⋯ 𝑡𝑛] [

𝑤1

𝑤2

⋮
𝑤𝑛

]  (3-11) 

ただし，𝑡𝑖は変換行列 T の各列ベクトルであり，各モード𝑤𝑖の各状態量への影響を表す． 

図 2-14 の動特性モデルにおいて，2.2 節の同定により得たパラメータを式(3-1)に代入し，

表 3-1 の固有値を得た． 
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Table 3-1 Eigen values of wiper dynamics model 

Parameter Value Natural 

frequency[Hz] 

𝜆1 -16.89+233.1j 
37.1 

𝜆2 -16.89-233.1 j 

𝜆3 -10.89+133.6 j 
21.2 

𝜆4 -10.89-133.6 j 

𝜆5 -23.83 - 

𝜆6 0 - 

𝜆7 -6.94 - 
 

  

ただし，jは虚数単位である．ここで，表 3-1 より複素数となるのは𝑣1-𝑣4のため，変換行列

Q は式(3-12)となる． 

𝑄 =

[
 
 
 
 
 
 
 
 
 

1

√2

1

√2
𝑗 0 0 0 0 0

1

√2
−

1

√2
𝑗 0 0 0 0 0

0 0
1

√2

1

√2
𝑗 0 0 0

0 0
1

√2
−

1

√2
𝑗 0 0 0

0 0 0 0 1 0 0
0 0 0 0 0 1 0
0 0 0 0 0 0 1]

 
 
 
 
 
 
 
 
 

  (3-12) 

式(3-12)より変換行列𝑇は次式となる． 

𝑇 =

[
 
 
 
 
 
 
𝑣11 𝑣12 𝑣13 𝑣14 𝑣15 𝑣16 𝑣17

𝑣21 𝑣22 𝑣23 𝑣24 𝑣25 𝑣26 𝑣27

𝑣31 𝑣32 𝑣33 𝑣34 𝑣35 𝑣36 𝑣37

𝑣41 𝑣42 𝑣43 𝑣44 𝑣45 𝑣46 𝑣47

𝑣51 𝑣53 𝑣53 𝑣54 𝑣55 𝑣56 𝑣57

𝑣61 𝑣63 𝑣63 𝑣64 𝑣65 𝑣65 𝑣67

𝑣71 𝑣72 𝑣73 𝑣74 𝑣75 𝑣76 𝑣77]
 
 
 
 
 
 

[
 
 
 
 
 
 
 
 
 

1

√2

1

√2
𝑗 0 0 0 0 0

1

√2
−

1

√2
𝑗 0 0 0 0 0

0 0
1

√2

1

√2
𝑗 0 0 0

0 0
1

√2
−

1

√2
𝑗 0 0 0

0 0 0 0 1 0 0
0 0 0 0 0 1 0
0 0 0 0 0 0 1]

 
 
 
 
 
 
 
 
 

  

=

[
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 𝑣11

1

√2
+ 𝑣12

1

√2
𝑣11

1

√2
𝑗 − 𝑣12

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣17

𝑣21
1

√2
+ 𝑣22

1

√2
𝑣21

1

√2
𝑗 − 𝑣22

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣27

𝑣31 ∗
1

√2
+ 𝑣32

1

√2
𝑣31

1

√2
𝑗 − 𝑣32

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣37

𝑣41 ∗
1

√2
+ 𝑣42

1

√2
𝑣41

1

√2
𝑗 − 𝑣42

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣47

𝑣51 ∗
1

√2
+ 𝑣52

1

√2
𝑣51

1

√2
𝑗 − 𝑣52

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣57

𝑣61 ∗
1

√2
+ 𝑣62

1

√2
𝑣61

1

√2
𝑗 − 𝑣62

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣67

𝑣71 ∗
1

√2
+ 𝑣72

1

√2
𝑣71

1

√2
𝑗 − 𝑣72

1

√2
𝑗 ⋯ 𝑣77]

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

    

(3-13) 

https://eow.alc.co.jp/search?q=natural&ref=awlj
https://eow.alc.co.jp/search?q=frequency&ref=awlj
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式(3-13)において𝑣𝑖1と𝑣𝑖2(i=1,2,・・・7)は共役複素数のため，変換行列 T の列ベクトル𝑡1

は列ベクトル𝑣1の実部，変換行列𝑇の列ベクトル𝑡2は列ベクトル𝑣1の虚部を表す．固有値𝜆3

と𝜆4に対応する固有ベクトル𝑣3と𝑣4も同様である． 

次に変換行列 Q による実部と虚部の分離の妥当性を示す．式(3-5)において，モード𝑧𝑖と状

態量𝑥𝑖の関係は次式となる． 

[

𝑥1

𝑥2

⋮
𝑥7

] = [

𝑣11 𝑣12 ⋯ 𝑣17

𝑣21 𝑣22 𝑣27

⋮ ⋱ ⋮
𝑣71 𝑣72 ⋯ 𝑣77

] [

𝑧1

𝑧2

⋮
𝑧7

] = [

𝑣11𝑧1 + 𝑣12𝑧2 + ⋯𝑣17𝑧7

𝑣21𝑧1 + 𝑣22𝑧2 + ⋯𝑣27𝑧7

⋮
𝑣71𝑧1 + 𝑣72𝑧2 + ⋯𝑣77𝑧7

]  (3-14) 

 式(3-14)より，𝑣1𝑖は各々状態量𝑥𝑖に対応している．そのため，𝑣1𝑖，𝑣3𝑖，𝑣5𝑖は速度に，𝑣2𝑖，

𝑣4𝑖，𝑣6𝑖，𝑣7𝑖は角変位に対応している．図 3-2 に列ベクトル𝑣1と𝑣2の各要素を複素平面上に

プロットする．ここで，列ベクトル𝑣1と𝑣2の最大値に関して正規化したものとする． 

 

：𝑣𝑖1(列ベクトル𝑣1の各要素)，   ：𝑣𝑖2(列ベクトル𝑣2の各要素) 

 

Fig. 3-2 Plots on the complex plane of each element of the column vector 𝑣1 and 𝑣2 

  

図 3-2 において，𝑣1𝑖，𝑣2𝑖，𝑣4𝑖，𝑣6𝑖，𝑣7𝑖はプロット上に確認できない程大きさが小さく，

列ベクトル𝑣1，𝑣2は𝑣3𝑖，𝑣5𝑖が支配的となっている．𝑣3𝑖の位相は±8.76deg，𝑣5𝑖の位相は

180.0deg と実成分が支配的である．変換行列 Q により列ベクトル𝑣1，𝑣2の実部が列ベクト
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ル𝑡1，虚部が𝑡2にそれぞれ分離されるが，上述の通り虚部の影響は小さいため，モード解析

には実部のみを用いる． 

次に，図 3-3 に列ベクトル𝑣3と𝑣4の各要素を複素平面上にプロットする．ここで，列ベク

トル𝑣3と𝑣4の最大値に関して正規化したものとする． 

 

：𝑣𝑖1(列ベクトル𝑣1の各要素)，   ：𝑣𝑖2(列ベクトル𝑣2の各要素 

 

Fig. 3-3 Plots on the complex plane of each element of the column vector 𝑣3 and 𝑣4 

  

図 3-3 のプロットも図 3-2 と同様に，列ベクトル𝑣1，𝑣2は𝑣3𝑖，𝑣5𝑖が支配的となっており，

𝑣3𝑖の位相は±175.0deg，𝑣5𝑖の位相は 180.0deg と実成分が支配的である．そのため，𝑧3，𝑧4

に対するモードの解析も実部のみを用いる． 

同定結果より得られた固有ベクトルを用いて，モード毎の状態量への影響を表す式(3-11)

の列ベクトルの各要素の大きさを，各要素の最大値に関して正規化した値をまとめたもの

(以下，影響度とよぶ．)を図 3-4 に示す．共役の複素数となる固有値に対応する 2 つのモー

ドは同じであるため，𝜆1と𝜆2に対応する𝑤1と𝑤2は両モードの最大値で正規化する．また，

𝑤3と𝑤4も同様である．なお，図 3-4 の横軸は各状態量，縦軸は影響度である．  
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Fig. 3-4 Results of mode analysis  

 

例えば𝑤1は，角変位である𝑥2，𝑥4，𝑥6，𝑥7に影響なく，角速度𝑥3と𝑥5に対しては逆方向に

作用する 2 次モードであることが確認できる．𝑤3は，アーム先端が最も大きく動く 1 次モ

ードを示しており，表 2 から対応する固有値が 21Hz であることから，びびり振動を表して

いる．さらに，𝑤5は角速度に関するものが同時に，𝑤6は角変位に関するものが同時に影響

する剛体モードである．𝑤7はモータからトルクが作用し，ラバーが変形しつつ動作するモ

ードを示している． 
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以上の解析から，びびり振動抑制のためには𝑤3の影響の低減，サーボ性向上には剛体モ

ードであり，対応する固有値の大きさが小さい，つまり収束が遅くサーボ性を阻害する𝑤6

と𝑤7の収束性を向上することで，両者の両立が可能と判断できる． 
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3.2 状態フィードバック制御系の設計 

3.2.1 偏差系への変換と積分器による拡大 

 びびり振動抑制と目標往復運動への追従性向上を目的とするため，状態 FB に加えて，後

者の目標値を考慮したサーボ系の設計が必要になる．状態 FB に基づくサーボ系は一般に，

出力(本制御対象ではギア角変位)と目標値との誤差の積分器を含む出力偏差系として構成

されるが，出力の目標値に応じた理想的な状態量が存在するため，これも指定する状態偏差

系を構成することにより，サーボ性能を一層向上できると考える．本節ではこの設計法につ

いて述べる． 

実数モード空間に変換された式(3-7)を制御対象とし，以下の目標となる状態方程式を定

義する． 

𝑤̇∗ = 𝑄−1𝑉−1𝐴𝑉𝑄𝑤∗ (3-15) 

 ここで，𝑤∗ = [𝑤1
∗, 𝑤2

∗, ⋯ , 𝑤𝑛
∗]𝑇であり，要素は各モードの目標値である．式(3-7)と式(3-15)

の偏差より，以下の状態偏差系を得る． 

𝑒̇ = 𝑄−1𝑉−1𝐴𝑉𝑄e + 𝑄−1𝑉−1𝐵𝑢(𝑡)  (3-16) 

ここで，𝑒 = [(𝑤1 − 𝑤1
∗), (𝑤2 − 𝑤2

∗),⋯ , (𝑤𝑛 − 𝑤𝑛
∗)]T は偏差ベクトルである．全状態量の

偏差系を対象とした状態 FB 制御系の設計が可能となるため，極配置法により各偏差の収

束性を任意に指定でき，サーボ性能の向上が期待できる．さらに計測可能な出力に関する

積分制御器を付加し，これへの追従性を向上する．この目標値を r，観測値を𝑦 = 𝐶𝐶𝑥 = 𝜃𝐺

とし，その偏差は式(3-17)で定義し，式(3-16)と合わせて式(3-18)の拡大系を得る． 

𝛿 = ∫( 𝑟 − 𝜃𝐺)𝑑𝑡 (3-17) 

  

[
𝑒̇
𝛿̇
] = [

𝑄−1𝑉−1𝐴𝑉𝑄 0
−𝐶𝐶 0

] [
𝑒
𝛿
] + [𝑄

−1𝑉−1𝐵
0

] 𝑢 (3-18) 

 なお，出力偏差系は式(3-1)と式(3-17)より，式(3-19)となる． 

[
𝑥̇
𝛿̇
] = [

𝐴 0
−𝐶𝐶 0

] [
𝑥
𝑑
] + [

𝐵
0
] 𝑢 (3-19) 

 

3.2.2 極配置法による設計 

極配置法に基づき，式(3-19)を対象に，びびり振動の低減とサーボ性向上を両立する SF ゲ

インを求める．式(3-7)において対角正準系に変換されており，状態量に関して非干渉の構造

となるため，制御が必要なモードのみの選択が可能である (70)．𝑥𝑒 = [𝑒, 𝛿]𝑇，𝐴𝑒 =

[[𝑄−1𝑉−1𝐴𝑉𝑄,−𝐶𝐶]𝑇 , [0,0]𝑇]，𝐵𝑒 = [𝑄−1𝑉−1𝐵, 0]𝑇とし，式(3-19)を次式で表す． 

𝑥̇𝑒 = 𝐴𝑒𝑥𝑒 + 𝐵𝑒𝑢 (3-20) 

𝑥𝑒1を制御モード，𝑥𝑒2を非制御モードとして式(3-20)を分離し，式(3-21)を得る． 
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[
𝑥̇𝑒1

𝑥̇𝑒2
] = [

𝐴𝑒1 0
0 𝐴𝑒2

] [
𝑥𝑒1

𝑥𝑒2
] + [

𝐵𝑒1

𝐵𝑒2
] 𝑢 (3-21) 

 式(3-21)から第 1ブロックを抽出し，SFゲイン𝐹𝑒1 = [𝑓′
1
, 𝑓′

2
, ⋯ , 𝑓′𝑠 ⋯ , 𝑓′

𝑛−𝑜
] を算出する．

ここで，o は式(3-21)の第 2 ブロックの次元，𝑓′𝑠は拡大系で追加した積分器に対応するゲイ

ンである．式(3-21)の第 2 ブロックは，モード解析の結果からびびり振動抑制とサーボ性向

上に貢献しないと判断したモードであり，対応する SF ゲイン𝐹𝑒2は o 次元の行零ベクトル

となる．つぎに𝐹𝑒1と𝐹𝑒2を結合し，式(3-18)に対する SF ゲイン F は次式となる． 

𝐹 = [𝑓′
1
, 𝑓′

2
, ⋯ , 𝑓′

𝑛−𝑜
, 0⋯0, 𝑓′𝑠] (3-22) 

なお，式(3-18)への適合のため𝑓′𝑠は末に配置する．式(3-7)に対応する SF ゲインは式(3-22)

から𝑓′𝑠を除いたものとなり，式(3-1)に対する SF ゲイン𝐹𝐹𝐵を式(3-23)の変換により求める． 

𝐹𝐹𝐵 = [𝑓′
1
, 𝑓′

2
, ⋯ , 𝑓′

𝑛−𝑜
, 0⋯0]𝑄−1𝑉−1 

    = [𝑓1, 𝑓2, ⋯ , 𝑓𝑛−1] 
(3-23) 

 式(3-21)の積分ゲイン𝑓′𝑠は，式(3-24)の関係から変換は不要である． 

𝑦𝑐 = 𝐶𝐶𝑒 = 𝐶𝐶𝑉𝑄𝑤 (3-24) 

 モード解析の結果と表 3-1 から，びびり振動に対応するモード 3 と対になるモード 4，サ

ーボ性を向上するためのモード 6，7，さらに出力偏差に関するモードの計 5 個のモードを

制御するものとした．これらに対応する式(3-21)の𝐴𝑒1の固有値を，表 3-2 のように複素平面

内の負の方向に移動するように，極配置法を用いて SF ゲインを算出した．この後，式(3-23)

の変換により状態量𝑥に対する SF ゲインを得た． 

 

 

 

  

Table 3-2 Desired eigen values for pole-placement method 

Parameter Original Assigned 

λ′1 -10.89+133.6j -35.89+133.6j 

λ′2 -10.89-133.6j -35.89-133.6j 

λ′3 0 -10 

λ′4 -6.94 -9.94 

λ′5 0 -8 
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3.3 制御性能の評価  

3.3.1 シミュレーション 

図 3-5 に示す状態偏差系の状態 FB 系を構築し，3.2 節で導出した状態偏差系に基づく制

御系の性能を一般的な PI 制御系と比較する．ここで，PI 制御系の構成は図 2-3 の通りとす

る． 

 

 

Fig. 3-5 Block diagram of state FB control system 

 

Plant は式(2-1)-式(2-7)で表される非線形の動特性モデルである．制御に使用する状態量は

2.5節に示した提案法のEKFによる推定値とし，𝑥̂𝑝𝑜𝑠 = [𝜃𝑀, 𝜃𝐺 , 𝜃𝐴𝐵, 𝜃𝑅]，𝑥̂𝑣𝑒𝑙 = [𝜃̂̇𝑀, 𝜃̂̇𝐺 , 𝜃̂̇𝐴𝐵]，

制御ゲイン Fpos = [f2, f4, f6, f7]，Fvel = [f1,f3,f5]，指令値は𝜃𝑝𝑜𝑠
∗ = [𝜃𝑀

∗ , 𝜃𝐺
∗ , 𝜃𝐴𝐵

∗ , 𝜃𝑅
∗]， 𝜃̇𝑣𝑒𝑙

∗   = 

[𝜃̇𝑀
∗ , 𝜃̇𝐺

∗ , 𝜃̇𝐴𝐵
∗ ]である．なお，EKF では式(2-11)-(2-12)の Maxwell モデルにおける𝜃𝑅を含めない

ため，𝜃𝑅 = 𝜃𝐴𝐵として制御する．𝜃𝑅は𝑤7において，剛体モードとして作用していることから

問題ないと判断した．計測可能な出力はギア角変位とし，積分ゲイン𝐾𝑖は式(3-22)の𝑓′𝑠であ

る．なお，実際の装置の動作を想定し，ギア角変位にセンサノイズ𝑆𝑛𝑜𝑖𝑠𝑒を重畳する．ここ

で，𝑆𝑛𝑜𝑖𝑠𝑒は実験で用いるセンサの 2LSB 誤差 に相当する 0.176deg を最大片振幅とするラ

ンダム信号である． 

さらに，サーボ性向上のための状態偏差系の効果を確認するため，図 3-6 に示す出力偏差

系の動作も確認する． 
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Fig. 3-6 Block diagram of output error state FB 

  

Plant，𝜃𝑝𝑜𝑠
∗ ，EKF，積分ゲイン𝐾𝑖は図 3-5 に示す状態偏差系のシミュレーションと同じと

し，SF ゲイン F は式(3-23)の𝐹𝐵である． 

図 3-5 の状態偏差系と図 3-6 の出力偏差系のシミュレーションは共に，Plant の計算周期

を 0.1ms，推定器や速度への計算，SF ゲインの計算及び計測値のサンプリング周期は 1ms

とする． 

速度指令値を𝜃̇𝑣𝑒𝑙
∗ = (60π/T)sin (2π𝑡/𝑇)[deg/s]，位置指令値を𝜃𝑝𝑜𝑠

∗ = ∫ 𝜃̇𝑣𝑒𝑙
∗ 𝑑𝑡[deg]とした時

のギア角変位と制御入力，アーム先端加速度としたシミュレーション結果を図 3-7 示す．指

令値の振幅は後述の実験で使用する図 2-2 に示す装置で動作可能な上限とし，周期 T は

2.0sec と 4.0sec とした．一般的なワイパの動作には周期の短い Hi モードと長い Lo モード

があるが，びびり振動は低速時に発生し易い．本研究では，実環境におけるバッテリの劣化

によるモータ速度の低下を想定し，T が約 1.4sec の Lo モードより遅い 2.0sec の周期で動作

させた．さらに厳しい条件での効果も確認するため 4.0sec の周期も実施した．なお，EKF へ

の入力となるギア角速度は，ギア角変位から式(2-37)の差分で換算した値を用いる．上段の

サーボ性能を以下の誤差平均により評価した． 

𝐸𝑟𝑟_𝑚𝑒𝑎𝑛 =
1

𝑚𝑛
∑|𝜃𝑝𝑜𝑠

∗ (𝑚) − 𝜃𝐺(𝑚)|

𝑚𝑛

𝑚=1

 (3-25) 

ただし，m はサンプリング時点である．𝑚𝑛は各測定値の最後のデータの番号であり，デー

タの総数となる． 
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：State FB control(state error)，     ：PI control， 

：State FB control(output error)，   ：Target position 

 

Fig. 3-7 Simulation results 

Left: 2.0sec period, Right: 4.0sec period 

Top: Gear angle 

Middle: Control input 

Bottom: Acceleration at arm tip 

 

T=2.0secにおける誤差平均は PI制御系で 3.64deg，状態偏差系 4.01deg，出力偏差系 16.5deg

であり，T=4.0sec では，それぞれ 1.82deg，2.33deg，10.2deg となり，状態偏差系とすること

で，出力偏差系より追従性が大きく改善し，びびり振動を考慮しない PI 制御系と同等の追
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従性が得られている．一方，出力偏差系では指令値の変化に追いつかず，払拭範囲が狭くな

り，搭乗者の視認性にも影響を及ぼす． 

中段は制御入力であるモータに印加される電圧であり，自動車用バッテリ電圧に合わせ

て上限を 13.5V とした．SF ゲインを過大とすることなく制御系設計が可能であるため，い

ずれも制限を満たしていることが確認できる． 

下段はアーム先端の加速度である．T＝2.0sec 時に PI 制御系の片振幅の最大値は 89.9m/s2，

状態偏差系は 23.7m/s2で 73.6%低減，出力偏差系は 31.3m/s2で 65.2%低減している．T=4.0sec

時は PI 制御系で 55.3m/s2，状態偏差系は 37.4m/s2で 32.3%の低減，出力偏差系は 37.6m/s2で

32.0%低減している． 

 

3.3.2 実験 

図 3-6 における Plant を図 2-2 に示す装置とし，制御の構成，指令値はシミュレーション

と同じとする．びびり振動の再現のし易さから，ガラス面には市販の撥水剤を塗布し，散水

する．びびり振動は，アーム先端に張り付けた圧電式振動ピックアップで測定する． 

実験において，シミュレーションと同様に，状態偏差系の状態 FB 系と PI 制御系の実験

結果の比較を図 3-8 に示す．なお，出力偏差系はシミュレーション結果において明らかにサ

ーボ性能が低下していたため，安全性や装置の損傷に配慮し，実験を実施していない． 
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：State FB control(state error)，     ：PI control， 

：Target position 

 

Fig. 3-8 Experimental results 

Left: 2.0sec period, Right: 4.0sec period 

Top: Gear angle 

Middle: Control input 

Bottom: Acceleration at arm tip 

 

図 3-8 の上段から T=2.0sec での誤差平均は PI 制御系：2.70deg，状態偏差系：1.88deg，

T=4.0sec では，それぞれ 1.71deg，1.12deg となり，シミュレーションと同様に高い追従性を

実現した． 

アーム先端の加速度の最大片振幅は，T=2.0sec では PI 制御系 88.5m/s2 で状態偏差系

36.1m/s2と 59%低減し，T=4.0sec では，それぞれ 65.9m/s2，54.2m/s2で 17.8%低減しており，

振動低減においてもシミュレーションと同様の効果を得た．ただし，T=4.0sec における状態

偏差系は，時刻 4.0sec 付近のみ大きく振動が残っているが，その他の時刻では 10m/s2 程度
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まで低減している． 

中段の制御入力では，上限の 13.5V を超える過大な入力がないことを確認でき，制御ゲイ

ンが適切に設定されたと考える． 

 

3.3.3 実験における制御の再現性の確認 

制御の効果の再現性を確認するため，T=4.0sec と 2.0sec の指令に対し，PI 制御系と状態

偏差系において各 10 サイクルの実験を 5 回行い，合計 50 サイクル分のデータを収集する．

次に，1 サイクル毎にアーム先端加速度の FFT を求め，図 3-9 の通り 21Hz のピーク値を求

める．  

 

:Peak of FFT value 

  

Fig. 3-9 FFT results of 1 cycle acceleration data  

Left : State FB control(state error) , Right : PI control 

 

図 3-9 の通り，1 サイクルにびびり振動は複数回発生するため，各々のピーク値による効

果の確認はノイズの影響もあるため難しい．そのため，1 サイクルのデータ毎に FFT を行

い，びびり振動の周波数である 21Hz の値を比較する． 

動作周期と制御毎の各 50 サイクル分の FFT から求めた平均値，最大値，最小値を図 3-10

にまとめる． 

 

 

 



 

63 

 

第 3 章 びびり振動低減とサーボ性を両立する制御の設計 

：Data region，  ○ ：Average  

 

Fig. 3-10 Summary of average , maximum and minimum values 

 

図 3-10 において，T=2.0sec の PI 制御系の平均値が 34.07m/s2，分散が 33.76(m/s2)2，状態

偏差系の平均が 9.79m/s2，分散が 1.79(m/s2)2である．PI 制御系の分散が大きい理由は，図 3-

8 の左下段の時刻 3-4sec 間のように，びびり振動の小さい状態が発生することによる 

T=4.0secのPI制御系の平均値が 17.75m/s2，分散が2.40(m/s2)2，状態偏差系の平均が 9.99m/s2，

分散が 2.01(m/s2)2である．PI 制御系に対し T=2.0sec では平均値で 71%低減， T=4.0sec では

平均値で 43%の低減である．T=4.0sec では T=2.0sec より相対的な効果が低減しており，シ

ミュレーションと同様の傾向である．ただし，実用の Lo モードを想定した場合には，

T=2.0sec の結果でも十分に低速であり，往復動作の追従性を維持し，制御入力の大きさも適

当であることから実用性が高いと判断する． 
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3.4 まとめ 

第 2 章で提案した摩擦特性の非線形性を考慮した拡張カルマンフィルタに基づく，状態

FB 系の設計法を提案した．まず，制御系設計のために，ガラス面とラバー間の摩擦特性を

ラバーの反力として表現した Maxwell モデルを用いたワイパの動特性モデルを構築した．

つぎに，モード解析により制御が必要なモードを特定し，びびり振動の低減と往復動作のサ

ーボ性向上に有効なモードのみを対象とする制御系設計を行うことで，SF ゲインの増大を

避け，安全性とバッテリ電圧の制限を考慮することが可能となった．さらに，観測可能な出

力の目標値のみならず，状態量の目標値を指定する状態偏差系を設計することでサーボ性

能を大きく向上できた．実験において，PI 制御系に対し，誤差平均値が 33%低減し，びび

り振動についても 1 サイクルが 2.0sec では平均で 71%，4.0sec では 43%の低減が可能とな

り，実用に十分な性能を確認した． 
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第4章 最適動作によるオーバーラン低減 

 1.3 節で述べたワイパのオーバーランはワイパの動特性に加え，車両の剛性等も影響する

ため，数式による動特性モデルの構築が困難である．そこで，動特性モデルを用いるフィー

ドバック制御ではなく，目標動作の修正により低減する方法を提案する．ワイパ動作の反転

直前に十分減速することで行き過ぎ量の低減は可能である．しかし，減速度合いが大きい場

合，反転位置に到達する前に停止してしまい払拭が不十分となることから，最適な減速が求

められる．本研究では設計者がオーバーラン低減のためのワイパの動作を実験的に調整で

きる表現方法を提案する． 

 最適な目標動作によるオーバーラン低減の課題は，ワイパに適した目標動作の表現方法

と，最適動作の探索方法の 2 点である．1 点目に対しては，車両からの要求や法規により要

求される払拭範囲と周期を保持しつつ，2 つの変数で動作を調整可能な方法を提案する．2

点目はシミュレーションと実験によるデータから，応答曲面法(71)-(75)によるオーバーランの

大きさの近似応答曲面にて，これが最小となる最適動作を探索する．応答曲面法を用いる利

点として，少ない測定データで最適解を導出可能であることと，調整変数によるオーバーラ

ンの変化が視覚的に確認可能なため，設計者が理解し易いという利点がある． 

 本章では提案する 2 変数により調整可能な目標動作の表現方法と，シミュレーションに

て応答曲面法による目標動作の探索が可能であることを確認し，応答曲面の多項式化によ

り少ない実験回数でも精度よく最適解を探索可能であることを確認した内容を述べる． 
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4.1 2 変数による目標動作の表現方法 

応答曲面法による最適動作の探索において，設計変数が 2 つの場合，3 次元のグラフを作

成でき，設計者が視覚的に設計変数とオーバーランの関係を理解し易い利点がある．その利

点を活かすため，本節では 2 変数による目標動作の設計方法を示す． 

 2 つの変数を𝛼とβとし，αの役割は目標動作の角速度が最大となる位置の調整であり，

βは反転位置付近の減速と，角速度の最大値の比率を変更するものとした．ここで，ワイパ

の目標動作は車両からの要求と法規により定められる 2 つの制約がある(2)．1 つは図 4-1 に

示す払拭範囲である． 

 

     

Fig. 4-1 Wiping range 

 

図 4-1 のように，往復運動のための反転位置は A ピラー側（以下，上反転位置）とボディ

側（以下，下反転位置）の 2 か所であり，ハードウェアの設計により決定される．アームが

下反転位置に到達した時の角度を 0deg とし，上反転位置に到達した時の角度は𝜃0である．

この𝜃0が払拭範囲を表し，1 つ目の制約である．2 つ目は，往復動作の角周波数であり，ω

とする．以上の制約を満たし，αとβを調整する．なお，𝛼の範囲は−0.1 ≤ 𝛼 ≤ 0.1，βの範

囲は 0≤ β ≤ 1となる．範囲外の数値では，反転位置到達前に進行方向が変わるなど，ワイ

パに適さない挙動となるため，本研究では検討しない． 

初めに，目標動作の時間を調整するための変数 𝜒を導入する． 

 
𝜒 = 𝑡 + 𝛼sin𝜔𝑡  

(4-1) 

𝜒̇ = 1 + 𝛼𝜔cos𝜔𝑡  

次に，𝜒を変数とした調和関数により角変位の関数を定義し，その微分と共に式(4-2)に示

す． 

 
𝜃 =

1

2
𝜃0(1 − cos𝜔𝜒) 

(4-2) 

𝜃̇ =
1

2
𝜃0𝜔𝜒̇sin𝜔𝜒 
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  反転位置付近の減速を調整するため，βとγというパラメータを導入して式(4-2)を変換し，

式(4-3)を得る． 

𝜙̇ = γ{1 − 𝛽 cos 2𝜔𝜒}𝜃̇  
(4-3) 

     = γ𝜃̇(1 − 𝛽) + 2𝛾𝛽𝜃̇sin2𝜔𝜒  

 ここで，𝜙をワイパの目標動作速度を表す関数とし，式(4-2)を式(4-3)に代入して 

𝜙̇ = 𝛾(1 − 𝛽)𝜃̇ + 𝛾𝛽𝜃0𝜔sin3𝜔𝜒   (4-4) 

を積分することにより，次式の角変位の目標動作を得る． 

𝜙 = γ(1 − β) ∫ 𝜃̇𝑑𝑡 + 𝛾𝛽𝜃0ω ∫ sin3(𝜔𝜒)
3 𝑑𝜒

𝑑𝑡
𝑑𝑡 

(4-5) 

    =
1

2
𝛾(1 − 𝛽)𝜃0 −

1

2
𝛾(1 + 𝛽)𝜃0cos 𝜔𝜒 +

1

3
𝛾𝛽𝜃0cos3𝜔𝜒 + Γ 

ここでΓ は積分定数であり，𝜙の初期値𝜙(0) = 0から次式を得る． 

Γ = −
1

2
𝛾(1 − 𝛽)𝜃0 +

1

2
𝛾(1 + 𝛽)𝜃0 −

1

3
𝛾𝛽𝜃0 =

2

3
𝛾𝛽𝜃0 (4-6) 

式(4-5)と式(4-6)より 

𝜙 =  
1

2
γ(1 − β)𝜃0 −

1

2
𝛾(1 + 𝛽)𝜃0cos (𝜔𝜒) +

1

3
𝛾𝛽𝜃0cos3𝜔𝜒 +

2

3
𝛾𝛽𝜃0 

(4-7) 

 = γ {
1

2
(1 − 𝛽) −

1

2
(1 + 𝛽)cos𝜔𝜒 +

1

3
𝛽cos3𝜔𝜒 +

2

3
𝛽} 𝜃0 

境界条件𝜙 = 𝜃0 ，ω𝜒 =  π,により式(4-8)を得る． 

𝜙 = γ {
1

2
(1 − 𝛽) +

1

2
(1 + 𝛽) −

1

3
𝛽 +

2

3
𝛽} 𝜃0 = 𝜃0 (4-8) 

したがって， 

γ =
3

3 + 𝛽
 (4-9) 

が必要である．式(4-9) を式(4-7)に代入し，時間微分により，式(4-1)と共に，次のワイパの

動作動作を表す関数を得る． 

 

𝜙 =
3

3 + 𝛽
{
1

6
(3 + 𝛽) −

1

2
(1 + 𝛽)cos 𝜔𝜒 +

1

3
𝛽cos3𝜔𝜒} 𝜃0 (4-10) 
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𝜙̇ =

1

2

3

3 + 𝛽
𝜃0𝜔𝜒̇sin𝜔𝜒(1 − 𝛽cos2𝜔𝜒) (4-11) 

𝛼 = 0 ，𝜃0 = 1とし，𝛽を 0， 0.5， 1 とした時の目標動作𝜙と𝜙̇の例を図 4-2 に示す． 

 

 

：𝛽=0,      ： 𝛽 = 0.5,         ：𝛽=1.0 

 

Fig. 4-2 Effect of parameter β to velocity profile  

upper：angle，lower：velocity 

 

図 4-2 において，0.5sec の𝜙 = 1が上反転位置で，1.0sec の𝜙(𝑡) = 0が下反転位置である．

0sec が𝛽=0 では，αも 0 であることから，𝜙̇は正弦波となっている．次に𝛽が大きくなると

反転位置到達前の減速が大きくなる．さらに減速に伴い，速度の最大値が増加する．これは，

払拭範囲と総移動時間を一定とするためである．以上より，𝛽の調整により，反転位置付近

の減速度合いを調整することが可能となる． 

次に変数αを変えた時の目標動作𝜙と𝜙̇の例を図 4-3 に示す．ただし，β = 1.0 ，𝜃0 = 1と

し，𝛼を-0.1，0，0.1 とした． 
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 ：𝛼=-0.1,      : α = 0,         ：α=0.1 

 

Fig. 4-3 Effect of parameter 𝛼 to velocity profile  

(upper：angle，lower：velocity) 

 

 図 4-3 において𝛼=0 の時は図 4-2 の破線のグラフと同じであり，0.25sec や 0.75sec の反転

位置間の中間で速度が最大となる．𝛼を負とすると，正速度の最大値と負の最大値が共に上

反転位置に近くなる．𝛼を正とすると，逆側への変化となる．このことは，ワイパが下反転

位置から上反転位置に向かう時と，上反転位置から下反転位置に向かう時で重力や走行風

の影響で特性が異なることへの対応に有効である．以上より，𝛼により速度のピーク位置の

調整が可能となる． 

 

 

  



 

70 

 

第 4 章 最適動作によるオーバーラン低減 

 

4.2 応答曲面による最適動作の探索 

ガラスとラバー間の摩擦特性は雨量や撥水剤により変化することから，オーバーランの特性を

表した数式モデルの構築は容易ではない．したがって，本研究では，目標動作の設計変数である

𝛼とβを調整して得た測定データからオーバーラン特性を表す応答曲面法を適用して式(4-10)-(4-

11)の最適動作を探索する．  

 

4.2.1 応答曲面法の設計 

 応答曲面法は可能な限り少ない測定データを基に，対象のシステムにおける最適解を導出

するための数学的かつ，統計的な手法である(74)-(77)．応答を𝑦，入力変数を𝑥1, … , 𝑥𝑘 と仮定し，

次式を得る． 

𝑦 = 𝑓(𝑥1, … , 𝑥𝑘) + 𝑒  (4-12) 

ここで，𝑒は実データと応答曲面の近似値との誤差である．入力変数を𝑥1 = 𝛼と𝑥2 = 𝛽，応

答𝑦をオーバーランの値と仮定する．応答曲面法において，関数𝑓は次の多項式で表される． 

𝑦 = 𝑐0 + 𝑐1𝑥1 + 𝑐2𝑥2 + 𝑐11𝑥1
2 + 𝑐22𝑥2

2 + 𝑐12𝑥1𝑥2 + higer order terms +  𝑒   (4-13) 

ここで，𝑐0, 𝑐1, 𝑐1, 𝑐11, 𝑐22, 𝑐12, ⋯は実験的に決定する係数である．n 個の応答𝑦1, … , 𝑦𝑛と入力

𝑥11, 𝑥12, 𝑥21, 𝑥22, … , 𝑥𝑛1 𝑥𝑛2に対し，次式のように拡張可能である． 

 

𝑌 = 𝑋𝐶 + 𝐸  

𝑌 = [𝑦1, … , 𝑦𝑛]𝑇  

𝑌 = 𝑋𝐶 + 𝐸  

𝐸 = [𝑒1, … , 𝑒𝑛]𝑇  

𝑋 = [

𝑥11 𝑥12 ⋯ 𝑥11𝑥12 ⋯
𝑥21 𝑥22 ⋯ 𝑥21𝑥22 ⋯

⋮ ⋮ ⋮ ⋮ ⋮
𝑥𝑛1 𝑥𝑛2 ⋮ 𝑥𝑛1𝑥𝑛2 ⋯

]    

(4-14) 

ここで𝐶 = [𝑐0, 𝑐1, 𝑐1, 𝑐11, 𝑐22, 𝑐12, ⋯ ]𝑇はデータから決定する定数で，𝑒1, … , 𝑒𝑛は実測と応答曲

面による近似値との偏差である．  

 係数𝐶は，式(4-15)に示す誤差𝑒𝑖の最小二乗関数により算出する． 

 

𝛷 = ∑ 𝐸2

𝑛

𝑗=1

 

  = 𝐸′𝐸 = (𝑌 − 𝑋𝐶)𝑇(𝑌 − 𝑋𝐶) 

(4-15) 
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 式(4-15)を展開すると𝛷は式(4-16)となる． 

𝛷 = 𝑌𝑇𝑌 − 𝐶𝑇𝑋𝑇𝑌 − 𝑌𝑇𝑋𝐶 + 𝐶𝑇𝑋𝑇𝑋𝐶 

  = 𝑌𝑇𝑌 − 𝐶𝑇𝑋𝑇𝑌 − 𝑌𝑇𝑋𝐶 + 𝐶𝑇𝑋𝑇𝑋𝐶 

  = 𝑌𝑇𝑌 − 2𝐶𝑇𝑋𝑇𝑌 + 𝐶𝑇𝑋𝑇𝑋𝐶 

(4-16) 

これから最小二乗の推定量を求める．式(4-16)を Cについて微分し式(4-17)を得る． 

𝜕𝛷

𝜕𝐶
= −2𝑋𝑇𝑌 + 2𝑋𝑇𝑋𝐶 = 0  (4-17) 

式(4-17)より式(4-15)を最小化する必要条件である(4-18)を得る． 

 

𝐶 = (𝑋𝑇𝑋)−1𝑋𝑇𝑌  (4-18) 

 

4.2.2 ２変数による目標動作の表現と応答曲面法による最適動作の探索 

 応答曲面法の有効性を確認するため，有限要素法に基づくワイパの動特性モデル(3),(78)-(80)

を使用する．シミュレーション結果の例を図 4-4 に示す．シミュレーションにおいて，変数

𝛼とβの範囲は−0.1 ≤ 𝛼 ≤ 0.1，0≤ β ≤ 1であり，各範囲内での組み合わせにより，異なる 441

通りの目標動作を作成した．動特性モデルより得られる図 4-4 の結果からオーバーランを求

め，図 4-5 に 441 点のプロットと 441 点のデータから作成した応答曲面を示す． 

 

 

Fig. 4-4 Example of simulation results 

 図 4-5(a)は，変数𝛼とβで，441 通りの異なる組み合わせを作り，式(4-10)に代入して得た

目標動作における上反転位置と下反転位置のオーバーランの 2 乗平均値を正規化した値の

プロットであり，図 4-5(b)は 441 点の結果から式(4-19)に示す 2 次多項式より近似した応答
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 曲面を示す． 

𝑦 = 𝑐0 + 𝑐1𝑥1 + 𝑐2𝑥2 + 𝑐11𝑥1
2 + 𝑐22𝑥2

2 + 𝑐12𝑥1𝑥2  (4-19) 

ここで，式(4-19)の係数𝐶 = [𝑐0, 𝑐1, 𝑐2, 𝑐11, 𝑐22, 𝑐12]は式(4-18)より算出する． 
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(a) Plots of simulation results 

 

 

(b) Approximate response surface 

Fig. 4-5 Simulation results with 441 plots  

(Vertical axis is the normalized over-run) 

   

図 4-5 より，𝛼 = 0，β = 0.5でオーバーランが最小となることが期待できる． 
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 実験データを応答曲面法に適用する際は，実験時間の短縮や，実験回数の低減が要求され

る(76)-(77)．したがって，変数𝛼とβの範囲内での分割数を 21 から 5 とし，25 点の異なる組み

合わせでも目標動作を作成した．図 4-6 にシミュレーションにおける，441 点と 25 点のデ

ータで作成した応答曲面の比較を示す． 
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(a) Generated with 441 plots 

 

(b) Generated with 25 plots 

Fig. 4-6 Comparison of approximate response surfaces with different number of plots 

(Color denotes the normalized over-run) 

  

図 4-6 の比較より，441 点と 25 点で作成した各応答曲面の差はないことから，応答曲面
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 を作成するための実験データ数を 25 と設定した．以上より，実験では 25 点の異なるパラ

メータの組み合わせとする． 

 

4.2.3 実験による最適動作の探索 

 図 4-7 に示す装置を用いて，4.2.2 節で決定したデータ数における応答曲面の精度を実験

にて検証する． 

 

 

Fig. 4-7 Experimental system 

 

図 4-7 の装置は，鉄製フレームに市販のガラス及び，ワイパを搭載している．ギア出力軸

の角変位を，ギア内蔵のホール式エンコーダ（分解能：4096 パルス/回転）で計測する．αと

βの調整で生成した目標動作を，リンク機構の運動学(3)に基づきギア出力軸の目標動作に変

換し，ギア出力軸の角変位の計測値により PID 制御で追従させる．なお，モータ制御は，マ

イコンとインバータを搭載した制御回路で行う．さらに，オーバーランの測定は，モーショ

ンキャプチャシステム（分解能：1mm，サンプリング時間：10ms）で行う． 

 実験データから近似した応答曲面を図 4-8 に示す．図 4-8(a)は 2 次多項式，図 4-8(b)は式
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 (4-20)に示す 4 次多項式で作成している． 

𝑦 = 𝑐0 + 𝑐1𝑥1 + 𝑐2𝑥2 + 𝑐3𝑥1
2 + 𝑐4𝑥2

2 + 𝑐5𝑥1𝑥2 + 𝑐6𝑥1
3 + 𝑐7𝑥2

3  

    +𝑐8𝑥1
2𝑥2 + 𝑐9𝑥1𝑥2

2 + 𝑐10𝑥1
4 + 𝑐11𝑥2

4 + 𝑐12𝑥1
3𝑥2 + 𝑐13𝑥1𝑥2

3 + 𝑐14𝑥1
2𝑥2

2  

(4-20) 

ここで，式(4-20)の係数𝑐𝑛を式(4-18)で求める．図 4-8 の max1-max5 はオーバーランが大き

い上位 5 点の実験データを示し，min1-min5 は下位 5 点である．ただし，シミュレーション

の結果と同様に，上反転と下反転のオーバーラン値の二乗平均値である．図 4-8(a)の応答曲

面において，例えば max5 と min5 が同程度のオーバーラン値となっている，応答曲面の最

小値が min1 より min2 付近にあるなど精度が低い．一方，図 4-8(b)は，応答曲面の最小値が

min1 の周りにあるなど，図 4-8(a)に対し応答曲面の精度が向上している．そして，応答曲面

法の結果から，𝛼 = 0.04，β = 0.5の時にオーバーランが最小となる． 
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 (a) Generated with the 2nd order polynomial 

 

(b) Generated with the 4th order polynomial 

Fig. 4-8 Comparison of approximate response surfaces with different order of polynomials 

(Color denotes the normalized over-run) 
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 図 4-8(b)の結果で示した，4 次の多項式の有効性を確認するため，図 4-9 に 2 次と 4 次の応

答曲と実測値との誤差を示す． 

 

 

 ここで，図 4-9(a)の破線は 2 次多項式の応答曲面の近似値で，(b)の破線は 4 次多項式の

近似値であり，縦軸は上反転と下反転時のオーバーランの二乗平均値と，応答曲面による近

似値との誤差を正規化した値である．図 4-9 より 4 次の近似値における誤差が小さいことか

ら高次化による精度の向上を確認した．  

 

(a)    Results with the 2nd order polynomial 

 

(b)    Results with the 4th order polynomial 

Fig. 4-9 Comparison of approximation error with different order of polynomials 
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4.３ まとめ 

ワイパは自動車の重要な保安部品の 1 つであり，昨今のフロントガラスの大型化や，払

拭範囲の拡大により，高い動作性能が求められている．本研究では，A ピラーとの衝突によ

るノイズ発生や，最悪時には破損に繋がるオーバーランを低減するための目標動作を考え

る．衝突によりワイパが破損した場合は，雨天時の視界が確保できないといった重大な問題

が発生する． 

 本章では，まず次の 2 つの物理的意味をもつ𝛼とβで表す 2 つのパラメータによる目標動

作の表現方法を示した．変数の物理的意味の 1 つ目は目標動作の速度の最大値の位置の調

整で，2 つ目は，反転位置付近の減速度合いの調整である．この方法の 1 つの重要な利点は，

オーバーランの値と 2 つのパラメータにより視覚可能な 3 次元のグラフを描け，設計者が

視覚的な理解が可能となることである． 

 オーバーランは摩擦，雨量，撥水剤の付着状態，ワイパとボディ間の剛性などの影響を受ける

ため，数式モデルの構築が容易ではない．したがって，本研究では上述の 2 つのパラメータの調

整により最適な目標動作を生成するため，オーバーランの特性を表すために応答曲面法を適用す

る．応答曲面による近似は，3 次元グラフとして表現可能であり，その特性を視界的に理解可能

である． 

 応答曲面による近似の有効性ついて，初めは有限要素法に基づくワイパの動特性モデルにより， 

𝛼とβの組み合わせが異なる 441 パターンのシミュレーション結果より作成した応答曲面と，25パ

ターンの結果から作成した応答曲面を比較し，同等の近似が出来ており，現実的なデータ数でも

応答曲面の運用が可能であることを確認した．さらに，実験にて 25 点のデータによる 2 次多項

式の応答曲面では精度が不十分であったが，4 次多項式とすることで実測値と誤差が減少し精度

の向上を確認した． 
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第 5 章 結言 

5.1 研究成果 

本研究では，乗員の視界を確保する自動車の重要な保安部品の 1 つであるワイパの性能

を低下させるびびり振動と，オーバーランを低減する制御と目標動作の表現方法について

シミュレーションと実験設計により有効性を確認した．得られた成果を以下に要約する． 

1．ワイパの動特性モデルの構築 

びびり振動を制御で低減するために必要なワイパの状態推定に用いる非線形の動特性モ

デルと，制御設計に用いる線形の動特性モデルを構築した．非線形モデルはガラスとラバー

間の摩擦特性をストライベック効果とクーロン摩擦で表現した．さらに線形モデルでは摩

擦力を Maxwell モデルにて置き換えた．両モデルのパラメータはシステム同定で求めたが，

ワイパの動作範囲が限られていることから，閉ループ同定を用いた．非線形モデルでは，実

機と同様のびびり振動の発生を確認し，線形モデルにおいても，共振点の付近の動特性が一

致しており，推定と制御の設計に十分な動特性を有するモデルを得た． 

2．不連続な非線形摩擦を有するワイパの状態推定器の設計 

摩擦特性の不連続性を排除し，EKF を適用するため，摩擦特性を速度に依存しない項と，

依存する項に分離した．依存しない項は一定値の外生入力とし，依存する項のみを動特性と

して扱うことで，関数が平滑化され微分による線形近似が可能となり EKF が適用可能とな

った．さらに，不連続性を排除する従来技術である tanh 関数で問題となる線形化のための

偏微分による計算値の増大化も生じない．シミュレーションにおいて，びびり振動の影響を

最も受ける状態量であるアーム先端角速度の誤差平均値はオブザーバで 16.068deg/s，KF で

15.215deg/s，tanh を用いた従来法の EKF で 20.497deg/s に対し，提案法の EKF は 7.6096deg/s

と各推定器に対し 50-63%程，誤差平均値が低下し，推定精度の改善が確認できた．さらに，

実験においてもノイズによる悪影響が小さくびびり振動を精度よく推定できていることを

確認した． 

3．モード解析による振動抑制を考慮したサーボ系の設計 

推定値を用いて，ワイパの往復運動を行うサーボ性とびびり振動を低減するレギュレー

タ性能を両立する制御を設計する．まず，モード解析によりびびり振動となるモードと，サ

ーボ性を低下する収束の遅いモードを特定した．これらの制御が必要なモードのみで構成

する状態方程式を制御対象とし極配置法を用いたことでゲインの増大を抑えることが可能

となった．さらに，サーボ性を向上するため，出力偏差系を，状態偏差系とすることで，ワ

イパ制御で一般的に用いられる PI 制御系と同等の追従性を得た．シミュ―ションと実験で

サーボ性と振動低減の効果を確認した．シミュレーションでは，1 往復周期が 2.0sec 時はア

ーム先端加速度の片振幅が PI 制御系の 89.9m/s2 に対し提案の制御系では 23.7m/s2 と 73.6%

低減した．1 往復周期が 4.0sec 時はアーム先端加速度の片振幅が PI 制御系の 55.3m/s2 に対
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し 37.4m/s2と 32.3%低減した．また，サーボ性を表す指標として，ギア角変位の指令と観測

値の誤差平均において，1 往復周期が 2.0sec 時は PI 制御系の 3.64deg に対し 4.01deg，1 往

復周期が 4.0sec 時は PI 制御系の 1.82deg に対し 2.33deg と同等のサーボ性を有しているこ

とを確認した．さらに実験で 50 サイクル分のデータを FFT し，びびり振動の 21Hz の値を

比較した結果，PI 制御系に対し，1 サイクルが 2.0sec では平均で 71%，4.0sec では 43%の低

減が可能となり，再現性を有することを確認した．以上の結果から，実用に十分な振動低減

性能とサーボ性能を両立する制御系を得たと判断した． 

4．オーバーランを低減する最適動作の生成 

実験データから応答曲面法により，オーバーランが最小となる目標動作を探索する手法

を提案した．さらに，目標動作の速度が最大となる位置を調整する変数と反転のための停止

位置付近の減衰度合いを調整する変数の２変数でのみを用いた目標動作の表現方法を提案

した．この表現方法により，応答曲面は 3 次元のグラフで描画できるため，設計者が視覚的

に理解し易い利点が得られる．ワイパの動特性モデルによるシミュレーションで，441 点の

データで求めた 2次多項式の応答曲面と，25点のデータで求めた応答曲面を比較した結果，

同等であることから，現実的なデータ数で応答曲面を運用可能であることを確認した．さら

に実験にて，現実的な 25 点のデータ数において，2 次多項式では精度が不十分であったが，

4 次多項式とすることで，実測値と近似値の誤差が減少し，実用可能な精度となったことか

ら，2 変数による目標動作の表現方法と応答曲面による最適動作の探索手法の有効性を確認

した．
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5.2 今後の展望 

 残された課題と，今後の展望について述べる． 

１．摩擦の変動に対するロバスト性 

 ガラス-ラバー間の摩擦は，昨今のラバーには標準的に塗布されている摩擦を下げるコー

ティングの剥離等により大きく変動する．本研究では，動作速度に対する性能は確認したが，

市場で起こり得るラバーの劣化による摩擦変動への対策は重要な課題である．今後は推定

と制御の両方からロバスト性を高める研究が必要である． 

２．リンク式ワイパへのびびり振動制御の適用 

 近年はリンクレスのシステムが量産されているが，リンク式も多く現存している．そのた

め，ガラスの拡大化等の変化に伴って発生し易くなるびびり振動を抑え，全ての車両で安全

を確保するにはリンク式への適用も重要な課題である．リンク機構をマルチボディダイナ

ミクスによるモデル化ではなく，その動特性のみをモデル化し，本研究で得た推定と制御の

設計に組み込む研究が必要である． 

３．オーバーランを低減する最適動作の実環境への適用 

オーバーランの低減は目標動作の表現方法と，最適動作の探索方法の有効性を示せたた

め，実環境における低減効果や，ロバスト性の検証を行い，ワイパの量産設計への反映を目

指す．さらに，今回は，目標動作への追従は PID 制御を用いたが，特に反転動作付近の追

従性を高める制御技術の研究も重要な課題である． 
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