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Kurzfassung

Die Analyse und Optimierung der Qualitdt des Schaltvorgangs von Automatikge-
trieben mit Planetensitzen ist Gegenstand der vorliegenden Arbeit. Ausgehend
von im Fahrzeug gemessenen Schaltungen mit Schwingungen wird die Analyse
des Schaltvorgangs mit einem detaillierten Simulationsmodell der Hydraulik, der
Getriebemechanik und des Antriebsstrangs durchgefiihrt. Die Validierung der
Simulation erfolgt durch Vergleich mit Fahrzeugmessungen. Als direkte Anwen-
dung werden Parametervariationen in der Hydraulik und deren Auswirkungen auf

die Schaltqualitit betrachtet und mit Messungen aus dem Fahrzeug verglichen.

Zur weiteren Identifikation der wesentlichen Einfliisse auf die Schaltqualitit wur-
de das nichtlineare Verhalten der Hydraulik und der Schaltvorgang mit verein-
fachten Modellen analysiert. Eine qualitativ signifikante Verbesserung der Schalt-
vorgangs kann durch Beriicksichtigung des Abtriebsdrehmomentes erreicht wer-
den. In der Arbeit wird ein Steuerungskonzept und ein Regelungskonzept vor-
gestellt, das die Ansteuerung nach dem Stand der Technik durch die Integration

des Abtriebsdrehmomentes als Eingangsgrofe erweitert.
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Summary

Introduction

This work focuses on the improvement of shift quality of automatic transmissions.
The starting point is the oscillations during the upshift from frist to second gear in
a Mercedes-Benz E-Class. The automatic transmission consists of three planetary
gear sets, three clutches, three brakes and two free wheels. Five forward gears
and two reverse gears are available in combination with the hydraulic and the

electronic control unit.

The oscillation during the shifting phase from frist to second gear leads to poor
shift quality. The upshift from frist to second gear is therefore used as an example
to analyze the causes for oscillations. First the relevant hydraulic and mechanical
components are modelled and simulated. In a second step, the principals of
the standard shift strategy will be analyzed by a simple powertrain model and
the criteria for shift quality defined. In a third step, the shift strategy will be
extended in order to improve shift quality and to reduce oscillations during the

shifting phase. Finally, the simulation models are validated with measurements.

The application of the methods in automatic transmissions under the series pro-
duction conditions is always considered, such as limited ressources in the elec-

tronic control unit. So simple and physical-based methods are preferred.
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Modelling of Hydraulics

The hydraulic system is modelled using he basic hydraulic equations for pressure

and flow. For the flow through an aperture that is:

2
Q= ozoA\/;x/pl — D2

with the pressures p; and ps on both sides, the mass density p, the area A and

the form factor ag to calculate the effetive area. For the pressure equation
. F
p= v 21: Q;

is used. In this equation ); is the flows in and out of volume V, E is the

compression module.

Clutch cylinder

Aperture

AreaA Z\I\_ controlled pressure p2
<
M/ave AreaAq

System prmreg Sl
controlled

solenoid pressure p 1

Solenoid

lenoid
supply

I

Figure 1: Hydraulic model

The basic mechanical components of the hydraulic system are the valve and the
cylinder of the clutch (figure 1). The equation of motion for the valve is given
by:

mi + Di + Cx = Aip; — Asps — Oy

with spring constant C', spring force Cy at position x = 0, damping factor D,
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the areas A; and As, the control pressure p; and the controlled pressure ps. The

clutch cylinder is modeled in a similar manner. The equation of motion is:
mgix + Dixix + Fr(1k) = Axpr — Fo(ik)

with the nonlinear spring force Fg(zk), the Coulomb friction F(ig) and the
pressure pg in the clutch cylinder. Valve and cylinder motions are constrained
by the condition z > 0.

Modelling of the Powertrain

For the shift from frist to second gear, the powertrain is modelled by one plane-
tary gear set, the torque converter, inertias for engine and vehicle and the spring
damper system in order to calculate oscillations occuring during the shift. There-
fore the powertrain model consists of four degrees of freedom. One for the inertias
of engine and torque converter pump ¢y;p, two for the planetary gear set (o1, p3)

including the torque converter turbine, and one for the vehicle mass pp,,.

M
A’JMot

Figure 2: powertrain model

The inertias are coupled with force elements. The torque converter connects ¢ p
and ;. The output torques of the torque converter are calculated by means of

the rotational speed ¢);p and the characteristic curves, which depend on the

speed ratio v = 2.
$MP

Clutch, brake and free wheel define the rotational speeds ¢, and ¢3 of the plan-
etary gear set. For the two possible states (slipping or stickung) of clutch, brake
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and free wheel, the output torque of these force elements is modelled using con-
straints. In the slipping state, the output torque Mg, is defined, while the
rotational speeds in the clutch and brake are undefined. In the sticking state
the rotational speeds are defined and the output torque M., is not defined but
Mijer is below an upper limit (M < Mg;p). The transition from the slipping
state to the sticking state is defined by the condition g(1, ¢3) = 0, the transition
from the sticking state to the slipping state is given by Mycr > Mip.

The automatic transmission and the vehicle are coupled by the torque Mgw =
Meaw (@1, ©3, PFag: 91, @3, PFzg) Of the elastic output shaft. Elasticity contains all

elastic components of the shafts and tyres resulting in the lowest eigenfrequency.

The model is stimulated by the engine torque M4, and the resistance torque

Mwiqa = Mwia(¢r.,) given by the vehicle speed g,

Dynamic Analysis of the Clutch Model

The dynamic behaviour of the clutch with respect to the nonlinearities is impor-
tant for control systems. Therefore transfer functions for a system consisting of
an aperture and a clutch cylinder are calculated. This is done with the method
of harmonic analysis. The calculated transfer functions are molded to PT1 and

PT2 transfer functions.

The results:

e The transfer functions of the clutch force Fg(zg) are considered as PT2
transfer functions which are dependent of the set point pg. The set point

leads to a force Fx o= Fr (ko) = poAxk-

e With friction or for high frequencies, the dynamics of the cylinder pressure
pr and the clutch force Fx become independent. In this case, the transfer

function of pg is of type PT1.

e There nonlinear effects are visible in the damping coefficient of the transfer
functions F. With an increasing set point pg, the oil flow decreases be-
cause of the increasing nonlinear force Fi(2x). Thus, the resistance of the

aperture and the damping coefficient decreases.
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Analysis of the Standard Gear Shift

In this chapter the standard gear shift of the upshift is discussed. The basic
physical effects are analyzed by a simple model. It consists of three inertias,
two parallel clutches and gear ratios and one elastic output shaft. The torque
converter is omitted with the assumption that the lockup clutch is closed or
the torque converter is in the coupling mode. The engine torque is therefore
equivalent to the turbine torque and the torque reduction of the engine acts

directly. The model is shown in figure 3.

n Fzg

c ,
HAG Mwid
IFzg

Figure 3: Simple model for gear shift analysis

An

The upshift consists of four phases:

1. constant phase 1: clutch K1 is engaged, first gear is selected.

2. torque phase: engagement of clutch K2 for second gear, clutch K1 for the
first gear is disengaged. Clutch K1 is still in the sticking state. The torque
of clutch K1 is set to Mgy = My, — Mgs.

3. inertia phase: clutch K1 is open (Mg = 0), stick-slip transition of clutch
K1. Reduction of turbine speed by increasing torque of clutch K2 until
turbine speed for the second gear is reached (Mo > M,,). The slip-stick
transition of clutch K2 defines the end of this phase.

4. constant phase 2: clutch K2 is engaged, second gear is selected.
This control strategy is valid for a rigid powertrain with a vehicle inertia Jg,, —

0o. For a powertrain with an elasticity and finite intertias for J4, and Jg,, the

result is an oscillation, see figure 4.
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Figure 4: Typical gear shift with standard shift strategy

The torque phase is not suitably defined for a powertrain with elasticity and a
finite intertia .J4,. Moreover, the shift control stimulates the oscillation. Conclu-
sion: In a new approach, the output torque has to be controlled in addition to
turbine speed control. The elasticity and the finite inertias have to be taken into

account.

In order to measure the abstract expression “shift quality” some criteria need to
be defined. Criteria for shift quality can be defined for the complete shift, based
on acceleration and jerk. The duration, the reaction time and the dissipated
energy can also be used. Individual criteria for the different phases are defined

and used in this to improve shift quality.

The possibilities for optimizing software parameters and the hydraulic system are

also discussed.

Gear Shift with Output Torque

The basic idea is to control the turbine speed and the output torque. For the
output torque a smooth transition from the level of the first gear to the level

of the second gear shall be realized with minimal stimulation of the powertrain.
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Therefore, the elasticity and the finite intertia .J4, are considered and the torque
phase of the shift is redefined. The end of the torque phase is now given by the
condition My g1 = 0 of the constraint torque of clutch K1. The constraint torque
depends on .J, and the torque Mgy of the elastic output shaft. The torque of
clutch K2 is then given by Mo = M4, + Myep > M 4, which is interpreted as the
torque for the inertia phase. During the inertia phase the torque of clutch K2 is
decreased in order to allow smooth transition of the output torque to the level
of the second gear. The turbine speed is therefore also controlled by the torque

reduction facilities of the engine.

Algorithms with and without output torque feedback are shown.

New shift control with output torque

Based on the new approach the control algorithm without output torque feedback

is defined as follows:

1. torque phase: duration t,; and torque Mgo(t,s) > My, are selected to

achieve My g1 = 0.

2. inertia phase: torque Mk, is decreased (Mo — Ma,) with a PT1 be-
haviour. The turbine speed is controlled by a constant offset torque. To
satisfy the constraint Ma, < Mgo(t) < Mgao(tys), t > tys, the torque

reduction facilities of the engine are used.

An optimization algorithm is used for each phase to determine parameter values

with respect to the shift quality criteria.

New feedback shift control with output torque feedback

To extend the shift control to include possible application of a torque sensor, a
control algorithm with output torque feedback is defined. An linear I-control law

is used for the output torque control:

1. torque phase: the constraint torque My k1 is used as the controller input

to achieve Mz gy = 0.
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2. inertia phase: torque Mgy is decreased (Mgy — Ma,) with PT1 be-
haviour. The turbine speed is controlled by a PI or riccati control law for
the offset torque. To satisfy the contraint Ma, < Mgo(t) < Mgo(tys),
t > t,s the torque reduction facilities of the engine are used. Active damp-

ing of oscillations is possible with the output torque controller.

The parameters for the output torque controller are in general different for the
two phases. In figure 5 a shift with the output torque and Riccati controller for

turbine speed is shown.
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Figure 5: Gear shift with Riccati controller
Application

All described methods are tested in realistic applications, whereby the hydraulic
system and the powertrain are modelled. Comparison of the measurement (figure
6) and the simulation (figure 7) reveals no significant difference in the curves. This

means the model is sufficently exact and correctly adjusted.

Analysis of the dynamic behaviour of the detailed hydraulic system identifies the
nonlinear clutch as the dominating part. This verifies the results of the previous

dynamic analysis chapter.
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The effects of hydraulic modifications for the gear shift and the oscillations are
simulated. The most promising modification is increasing the diameter of an
aperture. This achieves a reduction of the oscillation in the simulation, which is

verified by measurement.

The new shift control is applied in the detailed simulation (figure 8).
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Figure 8: Simulation of the new shift control with the detailed model



Kapitel 1
Einfithrung

Eine immer breiter werdende Kundenschicht entscheidet sich beim Autokauf fiir
ein Automatikgetriebe. Zugleich steigen die Anforderungen an das Getriebe in
Bezug auf Komfort und Agilitdt, sowie Umweltvertraglichkeit und Fahrspaf. Die-
se im Widerspruch stehenden Anforderungen erfordern eine an die Fahrsituation
angepasste Gewichtung. Um diesen Zielkonflikt aufzulésen, werden moderne Au-
tomatikgetriebe vollstindig elektronisch gesteuert. Der Weiterentwicklung der
Ansteuerungsalgorithmen fiir den Schaltvorgang kommt dabei eine wachsende

Bedeutung zu.

1.1 Das automatische Getriebe

Seit {iber 30 Jahren werden Automatikgetriebe fiir PKW gebaut und verkauft.
Automatikgetriebe gibt es in unterschiedlichen technischen Ausfiihrungen. Am
verbreitetsten sind derzeit Stufenautomaten auf der Basis von Planetensétzen. In
modernen Stufenautomaten werden die verschiedenen Ubersetzungsverhiltnisse
iiber drei Planetensitze realisiert, die iiber kraftschliissige Kupplungen, Bremsen
und Freildufe verschaltet sind. Zunehmende Bedeutung gewinnen Stufenlosge-
triebe (CVT), bei denen das Ubersetzungsverhiltnis kontinuierlich zwischen ei-
nem Maximum und Minimum verénderlich ist. Die Ubersetzung wird hier nicht
iiber Zahnrader realisiert, sondern iiber verstellbare Radien bei An- und Abtrieb.
Beim Umschlingungs-CVT erfolgt die Kraftiibertragung iiber eine Kette oder ein

Band, das in verstellbaren Keilscheibenpaaren eingespannt ist. Beim Toroid-CVT
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oo g

1]

Abbildung 1.1: Das W5A330-Automatikgetriebe von DaimlerChrysler

erfolgt die Kraftiibertragung iiber so genannte Roller in Halbkugeln an An- und
Abtrieb.

Eine weitere Getriebebauart sind automatisierte Schaltgetriebe. Dieser Getriebe-
typ entlastet den Fahrer von den Aufgaben Kuppeln und Gangwahl bei gleichzei-
tiger Beibehaltung des Verbrauchsvorteils von Schaltgetrieben gegeniiber Auto-
matikgetrieben. Die Basis ist ein herkdmmliches Handschalt-Getriebe, das mittels
Sensorik, Aktorik und elektronischer Steuerung automatisiert wird. Charakteri-
stisch fiir diesen Getriebetyp ist, dass die Ubersetzungsstufen iiber formschliissi-
ge Klauenkupplungen synchronisiert werden und statt einem hydrodynamischen
Wandler mit Uberbriickungskupplung eine oder zwei Kupplungen eingesetzt wer-

den.

1.1.1 Die Mechanik

In der vorliegenden Arbeit ist das Getriebe W5A330 von DaimlerChrysler in ei-
nem Fahrzeug der E-Klasse von Mercedes-Benz die Referenz. Das Getriebe hat
fiinf Vorwéartsgiinge, zwei Riickwértsginge und einen hydrodynamischen Wandler
mit Uberbriickungskupplung. Es besteht aus drei Planetensitzen, die Uberset-
zungen werden iiber drei Bremsen und drei Kupplungen realisiert. Zwei Freilaufe

wirken bei Hochschaltungen unterstiitzend.



1.2. STAND DER TECHNIK DER ELEKTRONISCHEN STEUERUNG 25
1.1.2 Die elektronische Steuerung

Einen stindig wachsenden Umfang an der Entwicklung eines Automatikgetriebes
nimmt die Entwicklung der elektronischen Steuerung und der Software ein. Die
Entwicklung der in der Software realisierten Steuerungsalgorithmen ist eine Seite,
durch die Parametrierung der Software andererseits werden die Steuerungsalgo-
rithmen individuell an jede Fahrzeug-Motor-Kombination angepasst. Prinzipiell

werden folgende Module/Funktionalitidten in der Software abgearbeitet:

1. Ermittlung des Schaltzeitpunktes

2. Ausfiihren der Schaltung entsprechend den Vorgaben der Schaltpunkter-

mittlung
3. Signalverarbeitung, Uberwachung, Diagnose

4. Ansteuerung der Uberbriickungskupplung des hydrodynamischen Wandlers

Die elektronische Getriebesteuerung ist dabei in die Antriebsstrang-Regelung
vollstindig eingebunden. So besteht fiir das Getriebe die Mdoglichkeit, mit dem
Motor Informationen auszutauschen und diesen gezielt zu beeinflussen. Anderer-
seits besteht fiir Motor, Tempomat und Regelung der Bremsanlage die Moglich-

keit, das Getriebe aktiv zu beeinflussen.

1.2 Stand der Technik der elektronischen Steue-

rung

Die kontinuierliche Verbesserung der Schaltqualitiit ist bei der Entwicklung von
Automatikgetrieben ist es ein wesentliches Ziel. Eine signifikante Verbesserung

wurde durch den Einsatz elektronischer Steuerungen erreicht.

1.2.1 Definition von Schaltqualitat

Um den Entwicklungsstand und den Entwicklungsfortschritt der Schaltqualitit

objektiv beurteilen zu konnen, ist es notwendig, messbare Kriterien zur Hand
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zu haben. Die Schaltqualitit ist nach Kiiciikay, Renroth und Gebert ein sub-
jektives Urteil der Fahrzeuginsassen ([22], [23] und [12]). Dieses Urteil héngt
dabei von Faktoren ab wie der Schalthaufigkeit, der Reaktionszeit, dem Verlauf
der Fahrzeugbeschleunigung a(t) und des damit verbundenen Rucks a(t) (siehe
auch Naruse [26] und Schwab [37]), sowie dem akustischen Eindruck wéhrend
der Schaltung. Eine Schaltung kann iiber den Verlauf von Beschleunigung und
Ruck beschrieben und charakterisiert werden. In [23] und [12] wird eine Methode
dargestellt, um iiber charakteristische Punkte aus dem Verlauf von a(t) und a(t)

ein objektiviertes Giitemak fiir die Schaltqualitit zu erhalten.

1.2.2 Steuerung des Schaltungsablaufs

Bei Stufenautomaten sind wéhrend einem Schaltvorgang in der Regel immer
zwei Schaltelemente aktiv. Ein Schaltelement wird abgeschaltet, ein Schaltele-
ment wird zugeschaltet. In einem definiertem Zeitraum sind beide Schaltele-
mente gleichzeitig aktiv. Man nennt diesen Zeitraum die Uberschneidungsphase,
den Schaltungstyp daher auch Uberschneidungsschaltung (Forster [11]). Fiir die
Steuerung der einzelnen Phasen ist das Motor- bzw. Turbinenmoment die maf-
gebliche Grofe. Mit einer guten Abstimmung der einzelnen Schaltphasen auf das
Eingangsmoment werden die Schaltungen an die Fahrsituation angepasst und ei-
ne hohe Schaltqualitit kann erreicht werden. Den einzelnen Phasen der Schaltung
sind Regelalgorithmen iiberlagert (Neuffer [28] und Gebert [12]), die eine mog-
lichst konstant hohe Schaltqualitidt ermoglichen sollen. Als weitere Steuergrofe
beim Schaltungsablauf ist der Motoreingriff zu nennen (Neuffer [28], Lehner und
Klaiber [24], Taniguchi und Ando [38]). Die Getriebesteuerung kann damit gezielt
das Moment des Motors in der Schaltphase reduzieren. Zur Kompensation von

Fertigungstoleranzen und Laufzeiteffekten erfolgt eine Adaption der Steuerung.

Diverse Arbeiten widmen sich dem Thema der optimalen und effektiven Anpas-
sung der Steuerungsparameter nach Kriterien zur Optimierung der Schaltquali-
tat. Bei Bork und Haj-Fraj [4] wird ein Ansatz fiir die Vorabauslegung auf Basis
von Simulationen vorgestellt. Bei Gebert [12] wird ein experimenteller Ansatz
vorgestellt. Auf Basis einer Sensitivitdtsanalyse einzelner Parameter in Bezug

auf die Giitefunktion wird ein Optimierungsprozess realisiert.
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1.2.3 Regelung des Schaltungsablaufs

Neben der Steuerung mit iiberlagerter Regelung ist prinzipiell ein komplett ge-
regelter Schaltungsablauf moglich. Bei Schmid [33| wird ein Regelungskonzept
vorgestellt, das alle Phasen der Schaltung umfasst. Der Regler ist ein optima-
ler Zustandsregler, welcher iiber physikalisch motivierte Giitekriterien ausgelegt
wird. Der Haft-Gleit-Ubergang der Schaltelemente (auch Strukturwechsel ge-
nannt) wird direkt in der Reglertheorie beriicksichtigt. Eine explizite Unter-
scheidung der einzelnen Phasen der Schaltung wird nicht mehr vorgenommen.
Es handelt sich hier um einen mathematisch und regelungstechnisch duferst an-
spruchsvollen Ansatz, dessen Umsetzung komplett neue Vorgehensweisen und

Strukturen in der Entwicklung erfordert.

Von Taniguchi und Ando [38] wird ein Ansatz mit einem PID-Regler fiir die
Phase der Drehzahldnderung vorgestellt. Der Regler bestimmt den Druck der
zuschaltenden Kupplung. Im Ansatz fiir den Regler wird eine Totzeit fiir die

Drehzahlerfassung beriicksichtigt.

Petterson und Nielsen ([30] und [31]) stellen ein Konzept vor, das auf Basis
eines Riccati-Reglers iiber Motormomenten-Regelung den Antriebsstrang aktiv
dampft. Weiter soll das Abtriebsdrehmoment mit diesem Regler zu Beginn einer
Schaltung auf 0 reduziert werden, da das Getriebe im konkreten Beispiel nicht
unter Last geschaltet werden kann. Ein Strukturwechsel des Systems ist in diesem

Konzept nicht beriicksichtigt.

1.3 Definition der Aufgabe, Aufbau der Arbeit

In dieser Arbeit soll ein Schaltvorgang von den physikalischen Grundlagen her
untersucht werden. Dazu wird ein Simulationsmodell erstellt und mit Messungen
validiert. Auf Basis der gewonnen Erkenntnisse wird ausgehend vom Stand der
Technik ein neuer Ansatz fiir den Schaltvorgang vorgestellt. Wesentlich bei dem
neuen Ansatz ist die direkte Einbeziehung des Drehmoments am Getriebeabtrieb

in den Schaltvorgang. Der neue Ansatz wird in zwei Varianten ausgearbeitet:

1. Variante eins kommt mit der im Getriebe vorhandenen Sensorik aus. Es
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handelt sich dabei um einen Steuerungsansatz kombiniert mit einer Opti-

mierungsstrategie, die speziell das Abtriebsdrehmoment betrachtet.

. Als Weiterentwicklung des Steuerungskonzeptes wird ein Regelungskonzept

vorgestellt. Es basiert auf einer Kaskaden-Regelung mit einfachen linearen

Reglern und dem Abtriebdrehmoment als neuer Eingangs- und Sensorgréfe.

Insgesamt ist es Ziel der Arbeit, das aktuelle Steuerungskonzept im Rahmen

der technischen Mdoglichkeiten weiter zu entwickeln. Die Ergebnisse sollen dabei

praxisgerecht, einfach implementierbar und anwendbar sein.

Die Arbeit gliedert sich in folgende Kapitel:

Kapitel 2 ist in drei logische Teile untergliedert. Im ersten Teil werden die
physikalischen und numerischen Grundlagen fiir die Hydrauliksimulation
eingefiihrt. Der zweite Teil befasst sich mit der Modellierung der mecha-
nischen Komponenten. Im dritten Teil wird eine numerische Methode zur

Vereinfachung des Hydraulikmodells vorgestellt.

Kapitel 3 befasst sich im ersten Teil mit dem herkémmlichen Schaltungsab-
lauf. Nach der Identifikation der Schwichen der Vorgehensweise nach dem
Stand der Technik, werden Kriterien fiir eine optimale Schaltung unter Be-

riicksichtung des Abtriebsdrehmomentes definiert.

Kapitel 4 beinhaltet die neue Ansteuerung mit Abtriebsdrehmoment. In
einem ersten Schritt wird ein neuer Steuerungsalgorithmus mit Optimie-
rungsstrategie vorgestellt. Als zweiter Schritt folgt ein Regelungskonzept
fiir den Schaltungsablauf auf Basis des Abtriebsdrehmomentes, das die Op-

timierungskriterien und den Strukturwechsel beriicksichtigt.

Kapitel 5 zeigt die Anwendung der in den Kapiteln 2, 3 und 4 vorgestellten
Methoden auf das Getriebe W5A330 in der E-Klasse von Mercedes-Benz.
Fiir die hydraulischen und mechanischen Modelle erfolgt ein Vergleich mit
Messungen. Die neue Ansteuerungsstrategie wird in der Simulation reali-

siert.

Kapitel 6 beinhaltet die Zusammenfassung der Ergebnisse und einen Aus-
blick.



Kapitel 2

Modellbildung des

Automatikgetriebes

Die realitdtsnahe Abbildung des Verhaltens eines Automatikgetriebes erfordert
die Modellierung der Hydraulik und der Mechanik des Getriebes, des Triebstrangs
mit Fahrzeug. Die Modellbildung erfolgt anhand der technisch vorgegeben Par-

titionierung in zwei Teilen:

1. Hydraulik

2. Getriebemechanik mit Triebstrangmodell

Die Modellierung beschrénkt sich in ihrem Umfang auf die Komponenten, die fiir
einen Schaltablauf in einem Planetengetriebe notwendig sind. Dazu werden die
in der Hydraulik aktiven Komponenten, sowie ein Planetensatz mit Kupplung,
Bremse und Freilauf detailliert modelliert. Zuséatzlich werden der Wandler, die
restlichen Planetensétze, die Gelenk- und Seitenwellen, die Fahrzeugmasse sowie
die Reifenfeder vereinfacht dargestellt, um das Triebstrangmodell zu komplettie-
ren. Das Modell erméglicht damit, einen Schaltvorgang im Automatikgetriebe

exemplarisch zu betrachten. Dies ist die Schaltung vom 1. in den 2. Gang.
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2.1 Modellierung der Hydraulik

In diesem Kapitel werden einige grundlegende Begriffe und physikalische Zu-
sammenhinge von hydraulischen Systemen eingefiihrt. Weiter werden auf dieser
Basis die in der Arbeit verwendeten hydraulischen Bauelemente dargestellt und
in einem weiteren Schritt kombiniert. Zur Abrundung der Modellierung werden
die numerischen Besonderheiten von hydraulischen Systemen beleuchtet. In ei-
nem abschliefenden Abschnitt werden mogliche Ergdnzungen und eine alternative
Hydraulik-Modellierung diskutiert.

2.1.1 Physikalische Grundlagen

Basisgrofen der Hydraulik sind der Druck p und der Volumenstrom ) mit
Q=Av (2.1)

durch die Querschnittsfliche A mit der mittleren Geschwindigkeit v.

Die Bernoulli-Gleichung

Bei reibungsfreier laminarer Stromung kann auf Basis der Grundgleichungen der
Hydrodynamik der Energiesatz formuliert werden. Es ist dies die Bernoulli-
Gleichung:

%,mﬂ + p = const. (2.2)
Sie stellt eine Beziehung zwischen dem Druck p, also der potentiellen Energie
eines Volumenelementes der Dichte p, und dessen kinetischer Energie %pvz mit

der Stromungsgeschwindigkeit v her.

Die Kontinuitits-Gleichung

Die Kontinuitéits-Gleichung beschreibt die Massenerhaltung im System. Es wird
die in ein Volumen iiber seine Oberfliche ein- und ausstromende Menge bilanziert.

In integraler Schreibweise lautet die Kontinuitats-Gleichung:

[fo1ci=-4 fff
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In der Gleichung ist p die Dichte, ¢ die Stromdichte und dz ein Oberflichen-
element des Raumvolumens V. Zur Berechnung von (2.3) wird bei kompressibler

Modellierung noch eine Material-Gleichung fiir die Dichte p benétigt.

Viskose Stréomung, die Hagen-Poiseuille-Gleichung

Ol ist keine ideale Fliissigkeit, sondern zeigt aufgrund von molekularen Wech-
selwirkungen viskoses Verhalten. In einem einfachen Modell laminar strémender
Schichten wirkt zwischen den Schichten die Kraft

dv

F=nA—
Ui a2

(2.4)

wenn die Geschwindigkeit orthogonal zur Sromungsrichtung zunimmt. In Glei-
chung (2.4) ist 7 die Viskositit des Ols, A die Oberfliiche der strémenden Schicht
und 3—2 der Geschwindigkeits-Gradient senkrecht zur Fliche A. Berechnet man
mit diesem Ansatz das Geschwindigkeitsprofil eines kreiszylindrischen Rohres der
Lange | und dem Durchmesser 2ry, an dessen Enden die Driicke p; und p, anlie-

gen, so folgt:

P1— D2 2 2
v(r) = o (rg —r°). (2.5)

Am Rand des Rohres ist aufgrund der molekularen Wechselwirkung die Stro-

mungsgeschwindigkeit v(a) = 0. Der Volumenstrom durch das Rohr betrigt:

Q= 7(p1 —pz)Té'

o (2.6)

Formel (2.6) wird als Gesetz von Hagen-Poiseuille bezeichnet. Anwendung findet

dieser Ansatz bei der Berechnung von Leckage-Effekten bei Wegeventilen.

Kompressibilitdt von Fliissigkeiten

Reale Fliissigkeiten besitzen neben der Viskositit eine von duferen Parametern
abhingige Volumenausdehnung. Aufere Parameter sind dabei der Druck p und
die Temperatur 7. Die Volumenverringerung aufgrund einer Druckerh6hung wird
als Kompressibilitit bezeichnet. Bei konstanter bzw. quasi-konstanter Tempera-

tur ist der Kompressions-Modul:
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Jp

E:—m.

(2.7)

2.1.2 Elemente hydraulischer Steuerungen

2.1.2.1 Die Blende

Die Blende ist ein hydraulischer Widerstand zur Beeinflussung des Volumen-
stroms. Durch die Querschnittsfliche A, deren Durchmesser kleiner als der Rohr-
durchmesser ist, fliefst die hydraulische Fliissigkeit hindurch. Grundlage fiir die
Berechnung des Widerstandes sind die Kontinuitdts-Gleichung und die Bernoulli-
Gleichung. Es wird dabei die Situation nach Abbildung 2.1 betrachtet. Auf der

Abbildung 2.1: hydraulischer Widerstand

linken Seite der Blende sei der Druck p; und die Fliekgeschwindigkeit vi ~ 0. Auf
der rechten Seite der Blende sei der Druck p, mit p; > py. Durch den Einfluss
der Blende bildet sich in ihrer Umgebung ein Strémungsbild aus, das mit einem
Rohr der effektiven Fliche A.s; verglichen werden kann. Aufgrund der Masse-
nerhaltung ist in dem Stromungsbild die Fliefsgeschwindigkeit v, > 0. Damit
kann aus der Kontinuititsgleichung (2.3) und der Bernoulli-Gleichung (2.2) die

Blenden-Gleichung fiir den Volumenstrom abgeleitet werden:

2
Q%Aeff*’UQZAeff\/;\/pl — Pa. (28)

Bei der Durchstromung bildet sich ein spezielles Stromungsbild aus, so dass sich
eine von der Form des Querschnitts abhingige effektiv wirksame Fliche ergibt.

Die wirksame effektive Flache A.¢; kann mittels eines von der Form der Fléche
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A abhéngigen empirischen Faktors berechnet werden:
Aeff =a-A (29)

Fiir runde Bohrungen ist der Faktor o ~ 0.65.

2.1.2.2 Der Druckknoten

Der Druckknoten beschreibt die kompressible Kopplung von Leitungen oder Lei-
tungselementen. Seine mathematische Beschreibung kann direkt durch Anwen-
dung der Kontinuitats-Gleichung (2.3) in Kombination mit der Materialgleichung
fiir die Kompressibilitit (2.7) abgeleitet werden. Uber eine Aufteilung des Ober-
flachenintegrals in Flachensegmente A;, die mit einer konstanten mittleren Strom-

dichte ﬂ durchstromt werden, ergibt sich fiir einen Druckknoten:

d E E
7 ve i B8 2 210

mit dem Kompressions-Modul £ und dem Volumen V.

Jedes hydraulische Bauelement enthilt als grundlegende Elemente seiner mathe-
matischen Beschreibung Widerstinde und Druckknoten. In der Modellstruktur
kénnen immer nur Elemente mit komplementiren Schnittstellen direkt zusam-
mengeschaltet werden, d.h. Elemente mit Driicken als Einginge und Volumen-
stromen als Ausgéinge konnen nur mit Elementen verbunden werden, die Volu-
menstrome als Fingénge und Driicke als Ausginge haben. Die Kopplung von

Hydraulik und Mechanik erfolgt {iber kompatible Grofen:

e die Lage z korrespondiert z.B. mit einem Blendenquerschnitt: A = A(x)
e die Geschwindigkeit & korrespondiert mit den Volumenstrom: Q = Az

e die Kraft F' bzw. Beschleunigung & korrespondiert mit dem Druck: F' =
mi = Ap
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2.1.2.3 Wege-Ventile zur Druckverstirkung

Wege-Ventile sind hydraulische Schalt- und Regelelemente fiir Druck und Vo-
lumenstréme. Fiir die Ansteuerung von Kupplungen wihrend Schaltvorgéngen
in Automatikgetrieben werden Wege-Ventile zur Regelung des Kupplungsdrucks
angewendet. Die Druckhdhe wird dabei in Abhéngigkeit eines Steuerdrucks einge-
stellt. Die exakte Verstiarkung wird durch geeignete Geometrie und Riickfiihrung
des zu regelnden Leitungsdrucks realisiert. Zudem kann iiber das Wege-Ventil
ein deutlich groferer Volumenstrom zur Verfiigung gestellt werden, als dies die
Ansteuerung des Wege-Ventils ermoglicht. Die Kopplung der hydraulischen und
mechanischen Elemente erfolgt iiber die kompatiblen Grofen. Die Regelfunktio-
nalitit des Wege-Ventils beruht auf zwei Steuerkanten, die als variable Blenden
bezeichnet werden konnen, welche aufgrund eines dynamischen Kriftegleichge-
wichtes den Volumenstrom bestimmen, der die Leitung fiir den geregelten Druck
befiillt bzw. entleert, um den geforderten Druck einzustellen. In Abbildung 2.2
ist ein Wege-Ventil mit elektro-hydraulischer Ansteuerung und Kupplungskolben
dargestellt. Im Beispiel wird der Druck p, iiber das Wege-Ventil geregelt.

Kupplungskolben

Blende <

\I\_‘ geregelter Druck p2

Mchieber Fléche Aq

Systemdruck Povs
—_— geregelter

Ventildruck p1

Flache A,

Ventil

\entil-
versorgung

I

Abbildung 2.2: Elektro-hydraulische Ansteuerung einer Kupplung

Fiir die Berechnung des geregelten Drucks muss sowohl die Bewegung des Schie-
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bers, als auch der zeitliche Verlauf des geregelten Drucks berechnet werden. Die
Bewegungsgleichung des Schiebers entspricht der des Ein-Massen-Schwingers, wo-
bei die antreibenden Kréfte sich {iber die wirkenden Driicke an den Flichen er-
geben:

mi + Di + Cx = Aipy — Asps — Oy (2.11)

Dabei ist p; der Steuerdruck, A; die zugehorige Steuerfliche, p, der verstirkte
geregelte Druck, A, die zugehdrige Regelfliche, x die Position des Schiebers,
C die Federkonstante und C die Vorspannung der Feder bei z = 0, sowie D
der Koeffizient fiir die viskose Dampfung. Als weiterer Reibungseinfluss kann
die Coulomb’sche Reibung beriicksichtigt werden, wobei jedoch die Gleichung
nichtlinear wird. Als Randbedingungen gelten fiir die Schieberposition z > 0

und z < Toaz-

Die Riickkopplung der mechanischen Bewegung auf die Hydraulik erfolgt iiber
die Volumenstrome, die sich aufgrund der Schieberposition einstellen. Der Volu-
menstrom des Zulaufs wird nach der Blenden-Gleichung (2.8) bestimmt. Dabei
ist jedoch die Offnungsfliiche A,,(z) des Zulaufs von der Schieberposition x ab-

héngig. Der Volumenstrom des Zulaufs ist damit:

Qzu - a/Azu(x) \/%\/ Psys — P2- (212)

Die Fliche der Zulaufkante A,,(x) ist eine nichtlineare Funktion fiir die A,,(z) —
Asumin bel @ — Tpq, gilt. Weiter ist in realen Systemen die Offnungsfliche

begrenzt:
0 S Azu,min S Azu(x) S Azu,mam- (213)

Die untere Grenze A, i, der effektiven Durchflussfliche beschreibt die Leckage
der Steuerkante. Die obere Grenze A,y 4, ist die Fléche bei maximaler Offnung

der Steuerkante. Analog gilt fiir den Volumenstrom iiber die Ablaufkante:

Qap = aAab(m)\/gVPQ — Pab- (2.14)

Dabei ist A, (z) die Offnungsfliiche des Ablaufs mit Ay, () — Agpmin fiir 2 — 0
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mit der Begrenzung:

0 S Aab,m'm S Aab(m) S Aab,max- (215)

Der geregelte Druck p, wird anhand der Knoten-Gleichung (2.10) bestimmt:

o= @~ Qu— Qo+ o) (2.16)

In der Gleichung ist )2 der Volumenstrom, der von den Verbrauchern an der
Leitung des geregelten Drucks abgezogen wird. Der Summand As% beschreibt

den Volumenstrom, den der Schieber aufgrund seiner Regelbewegung verursacht.

Im stationéren Zustand (Fixpunkt der Differentialgleichungen) steht der Schieber
in Position xg. In dieser Stellung besteht ein Gleichgewicht zwischen Zufluss,
Abfluss und Verbrauchern. Die Position zy heifst Regelstellung des Schiebers.
Der eingeregelte Druck ist dann nach Gleichung (2.11):

_ A1p1 —Cxy— Cy

2.1
D2 A, ( 7)

In idealen Systemen ist meist A,,(z¢) = 0 und Ag(20) = 0, so dass kein Ol zu-
oder abflieft. In realen Systemen jedoch gibt es, wie in den Gleichungen (2.13)
und (2.15) dargestellt, Leckage . Daher wird die Stellung des Wege-Ventils nahe
der Zulaufkante sein bzw. das Wege-Ventil wird den Zufluss leicht 6ffnen, so dass
sich ein Gleichgewicht zwischen Leckage und dem zufliefendem Volumenstrom
einstellt. Ursache fiir die Leckage ist, dass der Ventil-Schieber in seiner Bohrung
immer etwas Spiel hat. Es entsteht dadurch ein langer Ringspalt, durch den
immer etwas Ol fliefit, auch wenn das Ventil geometrisch gesehen aufgrund seiner

Position kein Ol durchlassen diirfte.

2.1.3 Modell eines Kupplungskolbens

Fiir ein wie in Abbildung 2.2 aufgebautes Kupplungssystem werden im Folgenden
die Gleichungen aufgestellt. Zu den Gleichungen (2.11) — (2.16) des Schiebers

kommen noch die Gleichungen des Kupplungskolbens hinzu. Die Bewegung des
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Kolbens wird mit der Newton “schen Grundgleichung beschrieben:
mgix + Dgig + Fg(vx) = Axpr — Fo(ik). (2.18)

Die Bewegungsgleichung des Kolbens ist jedoch nichtlinear aufgrund der Cou-

lombreibung
Fc(Z.EK) = FC’OSgD(i'K) (219)

und aufgrund der nichtlinearen Kraft-Weg-Kennlinie der Kupplungsfeder Fi (x k).
Die Nichtlinearitéit der Federkraft kommt dadurch zustande, dass unterschiedliche
Federn und damit Federkrifte abhingig von der Kolbenposition wirken. Diese
sind im Wesentlichen die Riickdruckfeder, die Anlegetellerfeder und die Kupp-
lungsbeldge. Die Riickdruckfeder ist iiber den gesamten Kolbenweg wirksam.
Die Anlegetellerfeder und die Kupplungsbelidge werden erst gegen Ende des Kol-
benweges wirksam und haben eine deutlich grofere Federkonstante als die Riick-
druckfeder. Ein typischer Verlauf der Federkraft ist in Abbildung 2.3 dargestellt.
In der Regel ist das Federpaket vorgespannt, so dass an Position xx = 0 eine
Kraft F > 0 wirkt.

. . . . . . .
0 05 1 15 2 25 3 35 4
Kupplungsweg in mm

Abbildung 2.3: Beispiel fiir den Verlauf der Federkraft eines Kupplungskolbens

Die Coulombreibung bewirkt eine Hysterese im Kraft-Weg-Verhalten des Kol-
bens, welche in der Ansteuerung eventuell beriicksichtigt werden muss. Als Rand-

bedingung fiir den Kolbenweg gilt xx > 0.

Die hydraulische Anbindung des Kolbens erfolgt iiber den Kupplungsdruck pg.

Dieser folgt aus den zu- und abfliefsenden Volumenstrémen im Kupplungszylinder.
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Der Kupplungsdruck ergibt sich aus der Knotengleichung:

pK = V_i(Qzu - Qab)- (220)

Fiir den zufliefenden Volumenstrom @),, folgt aus der Blendengleichung fiir die
Zulaufblende:

2
Qzu = OfAK,zu\/;\/p2 — PK- (221)

Der abfliekende Volumenstrom kommt durch die Kolbenbewegung zustande:

Qab = AKLEK (222)

Zur Simulation eines Kupplungskolbens ist das nichtlineare Differentialgleichungs-
system bestehend aus den Gleichungen (2.11), (2.16), (2.18) und (2.20) unter
Beriicksichtigung der nichtlinearen Koppelgleichungen (2.12), (2.14) und (2.21)

zu losen.

2.1.4 Anmerkungen zur Numerik und Simulationstechnik

Die Gleichungen der Hydraulik sind von ihrer Struktur her prinzipiell gut zu
iiberblicken. Bei der numerischen Integration der Gleichungen sind jedoch einige
Besonderheiten zu beriicksichtigen. Allgemein betrachtet konnen alle Teilglei-

chungen des hydraulischen Systems in einem Gleichungssystem der Form

T = f (7, U:) (2.23)

dargestellt werden. In der Hydrauliksimulation sind in (2.23) alle Knoten- und
Schiebergleichungen zusammengefasst. Die Durchflussgleichungen verkniipfen
dabei die einzelnen Zustédnde analog der A—Matrix bei linearen Systemen (? =
AT + B?) Aufgrund des Kompressions-Moduls des Hydraulikéls haben die
einzelnen Druckknoten sehr kleine charakteristische Zeitkonstanten. Die Schieber
jedoch haben verglichen mit der Dynamik der Druckknoten sehr grofe charak-
teristische Zeitkonstanten. Das Differentialgleichungssystem (2.23) ist aufgrund
der groken Unterschiede in den charakteristischen Zeitkonstanten als steif zu be-

zeichnen.
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Um das Gleichungssystem (2.23) zu integrieren, muss ein der mathematischen
Natur des Problems angepasstes numerisches Verfahren angewandt werden. Folgt
man den Ausfithrungen von Kéckler [18] und Stoer und Bulrisch [36], so kann
ein steifes Differentialgleichungssystem nicht mit expliziten Integrationsverfahren
berechnet werden, da diese oft zu falschen Ergebnissen fiihren. Dies gilt auch fiir
kleine Schrittweiten. Geeignete Verfahren fiir steife Systeme sind die impliziten
Integrationsverfahren. Als Beispiel fiir einen impliziten Integrationsalgorithmus

sei das implizite Euler-Verfahren genannt:
i = T+ h?(7z‘+1, Wis1,1). (2.24)

Die Schrittweite ist h. Charakteristisch fiir implizite Integrationsverfahren ist,
dass der gesuchte neue Wert 7i+1 auch auf der rechten Seite vorkommt. Die Inte-
gration wird dadurch auf das Ldsen eines nichtlinearen Gleichungssystems zuriick-
gefithrt. Ein nichtlineares Gleichungssystem kann mit dem Newton-Verfahrens

iterativ gelost werden. Dazu muss folgende Vorschrift iteriert werden:
k k - k
ZED Z2® g F@W w0, (2.25)

Dabei ist J die Jacobimatrix:

of
I= o5 (2.26)

Damit ein Integrationsverfahren fiir ein System geeignet und anwendbar ist, miis-
sen Stabilitatskriterien erfiillt sein. Zur weiteren Diskussion der Stabilitit sei auf

die Numerik-Literatur [36] und [32] verwiesen.

Neben dem Euler-Verfahren als Einzelschrittverfahren, gibt es auch Mehrschritt-
verfahren. Im Folgenden werden die Grundziige des DASSL-Algorithmus fiir
differential-algebraische Gleichungssysteme skizziert. Der DASSL-Algorithmus
ist ein stabiles Mehrschrittverfahren auf Basis von Riickwirtsdifferenzen (BDF-
Formeln). Es kénnen damit steife implizite Differential-Gleichungssysteme der

Form:

(@, 7,00 =0 (2.27)

gelost und integriert werden. Sei 7, die fiir den Zeitpunkt ¢; berechnete Losung.

Bei einem impliziten Integrationsverfahren wird der nichste Losungspunkt dann
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bestimmt aus:

-
7(72'4»1: & i1, Witrstivr) =0 (2.28)

_>
Dabei wird die Ableitung % ,4; iiber eine Linearkombination der Form (BDF-

Formel, Backward-Differentiation-Formula)

k
- 1
Tit1 = 5= Zai,uxzurl—u (2.29)
v y=0

angendhert. Zu genauen Ableitung der Formel und Bestimmung der Koeffizienten
sei wiederum auf die Numerik-Literatur [18] und [36] verwiesen. Durch Einsetzen
von (2.29) in (2.28) ergibt sich ein nichtlineares algebraisches Gleichungssystem,
das zu l6sen ist. Typischerweise erfolgt dies mit einem Algorithmus auf Basis des

Newton-Verfahrens. Basis fiir das Naherungsverfahren ist die Jacobi-Matrix:

of af
7

J = +c—=. 2.30
AT 0

Die Konstante ¢ leitet sich aus den BDF-Formeln ab. Als Startwert fiir das
Newton-Verfahren kann der Wert 77, verwendet werden. Zur Steigerung der
Genauigkeit wird die Schrittweite variiert. Fiir eine genauere Betrachtung des
DASSL-Algorithmus, auch beziiglich der Einschrénkungen, sei auf die entspre-
chende Literatur verwiesen ([18], [36]).

Behandlung von Randbedingungen

Eine besondere Betrachtung erfordern die Randbedingungen der Zustandsgrofen.
Kolben und Schieber kénnen sich nicht vollig frei bewegen, sondern haben nur

einen begrenzten Wegbereich x:
0 <2 < T (2.31)

Die Obergrenze x,,,, wird aufgrund der Auslegung der Federn im realen System
praktisch nicht erreicht, so dass x,,., in der Simulation nicht beriicksichtigt wer-
den muss. Anders ist dies mit der Untergrenze x = 0. Diese wird in der Realitit

erreicht und ist in der Simulation entsprechend zu beriicksichtigen.
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Die einfachste Moglichkeit, einen Anschlag zu modellieren, ist: Der Schieber l&uft
in einer Umgebung von x < x. auf eine nichtlineare Feder auf, welche iiber eine

stetige Kraft-Weg-Kennlinie

FFeder(x) 3 T < T
0 , T > X,

FAnschlag (1') - {

beschrieben wird. Die Kennlinie muss dabei so beschaffen sein, dass der Schieber
wieder in positive x-Richtung gedriickt wird und Fanschiaq(z = 0) der Vorspan-
nung der Schieberfeder entspricht. Es kommt dabei nicht auf die exakten Werte
an, da bei der Simulation das Verhalten der Schieber in Regelstellung interessiert.
Die Feder sorgt dafiir, dass der Schieber eine Null-Lage erhilt und das Verhalten
aufgrund der Federvorspannung ndherungsweise dargestellt wird. Zusammen mit
der viskosen Dampfung wird das System stabil in der Null-Lage. Die prinzipiell
vorhandene hochfrequente Schwingung wird gedampft. Durch die nichtlineare

Kennlinie und den steilen Anstieg der Federkraft wird das Schiebersystem steif.

2.1.5 Weitere Aspekte in der Hydraulik-Simulation

Zu den physikalischen Grundelementen der Modellierung des Olflusses kann in
der Hydrauliksimulation auch das Verhalten von Leitungen beriicksichtigt wer-
den. Es werden zwei Methoden zur Modellierung von Leitungen in knapper Form
dargestellt. Weiter wird ein inkompressibler Ansatz zur Hydrauliksimulation vor-

gestellt, in welchem das Ldosen steifer Differentialgleichungen umgangen wird.

2.1.5.1 Modellierung von Leitungen

Die oben dargestellte Methode zur Hydrauliksimulation beinhaltet diverse Ver-
einfachungen. So ist das Hydraulikol als masselos angenommen, die Stromung
als ideal und reibungsfrei. Es sind keine Effekte im Modell beriicksichtigt, die
bei einer Stromung durch Rohrleitungen hinzukommen, wie z.B. Strémungspro-
file und Druckabfille aufgrund von Reibung, ausgedriickt durch die Olviskositiit.
Auch werden Schwingungen, Resonanzen und Trigheitseffekte der Olsiule nicht
durch das Modell wiedergegeben. In den allgemeinen Navier-Stokes-Gleichungen

ist jedoch die Massenverteilung und Viskositit enthalten, so dass diese Effekte
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im Prinzip berechnet werden koénnen:

p (‘98—? +(V'V) 7) =7 - Vp+nAT + gv (V7). (2.32)
Ausgehend von (2.32) wird von Theissen [39] ein Modell entworfen, mit welchem
Rohrleitungseffekte in einem knotenbasierten Modell integriert werden konnen.
Die Rohrleitung ist ein weiteres Bauteil, welches iiber einen Druckknoten mit den
anderen Bauteilen des Hydraulikmodells verbunden werden kann. Die Rohrlei-
tung selbst wird iiber ein Charakteristiken-Verfahren mit finiten Differenzen in
Ort und Zeit berechnet, wobei die Reibungskraft von der Frequenz abhéngt. Die
Integration eines Rohrleitungsmodells erweist sich nach Theissen [39] als sinnvoll,
wenn lange Rohrleitungen im zu simulierenden System vorhanden oder hochfre-
quente Schwingungen zu erwarten sind. Dies ist z.B. der Fall, wenn grenzstabile
Stromungen an variablen Querschnitten wie bei elektromagnetischen Ventilen

entstehen konnen.

Die Schnittstelle von Druck und Volumenstrom an den Druckknoten legt alterna-
tiv auch die Darstellung einer Rohrleitung als Vierpol nahe. Von Krus, Weddfelt
und Palmberg [21] wird ein Rohrleitungsmodell auf Basis der Vierpol-Theorie
abgeleitet. Die Grundgleichung im Laplace-Raum lautet:

cosh /N (w)T's ZC% sinh \/N(w)T's ( Q: ) _ ( —Q2 )

—Ze/N(w)sinh /N (w)T's cosh \/N(w)T's Py Py
(2.33)
mit der Signallaufzeit in der Leitung 1" = %, der Leitungslinge L, der Schallge-

schwindigkeit ¢, sowie der charakteristischen Impedanz Z. = % mit der Dichte p

und der Querschnittsflaiche A. N(w) ist der frequenzabhéngige Reibungskoeffizi-
ent. In [21| werden diverse Ansétze fiir N(w) vorgestellt und diskutiert, wobei in

jedem Ansatz der Rohrleitungswiderstand

12801
R =
DA

(2.34)

nach Hagen-Poiseuille eingeht. Die Losung von (2.33) mit Ansétzen fiir N(w)

erfolgt ebenfalls mit einem Charakteristiken-Verfahren.

Dieses Modell unterscheidet sich von dem oben skizzierten in einigen charakteri-



2.1. MODELLIERUNG DER HYDRAULIK 43

stischen Punkten:

1. Das Verfahren von Theissen greift auf die hydrodynamischen Grundglei-
chungen zuriick. Bei Krus, Weddfelt und Palmberg wird die Leitung direkt

als Ubertragungsfunktion modelliert.

2. Beide Verfahren haben dieselben Schnittstellen. Jedoch sind beim Verfah-
ren nach Krus, Weddfelt und Palmberg nur die Gréfen an den Leitungs-
enden bekannt. Bei Theissen konnen auch Werte in der Leitung ermittelt

werden.

3. Das Modell von Theissen scheint wesentlich aufwendiger fiir die Simulation

Zu sein.

Neben den ergdnzenden Mdglichkeiten zur Simulation von Leitungen, soll noch
ein alternatives Verfahren zur Hydrauliksimulation im Gesamten erwahnt wer-
den. Bei der dargestellten Vorgehensweise sind noch einige Punkte nicht ideal
gelost. So sind die zu losenden Differentialgleichungssysteme aufgrund der ho-
hen Kompressibilitit des Ols und den verhéltnismiRig kleinen Volumina in den
Knoten sehr steif. Vorteilhaft wire daher ein Verfahren, bei dem nur an weni-
gen wichtigen Punkten kompressibel gerechnet werden wiirde, ansonsten jedoch
die Berechnung der Hydraulik inkompressibel erfolgt. Auch ist die Beriicksichti-
gung von Beschriankungen der Zustandsgrofsen bisher nicht zufriedenstellend und

numerisch optimal gelGst.

2.1.5.2 Inkompressibler Ansatz zur Hydrauliksimulation

Borchsenius beschreibt in [2] und [3] eine alternative Vorgehensweise zur Hydrau-
liksimulation. Die Kernidee ist dabei, die kompressible Modellierung der Knoten
durch eine inkompressible Modellierung zu ersetzen. An die Stelle der Knoten-
Differentialgleichung (2.10) tritt eine algebraische Zwangsbedingung fiir die Vo-
lumenstréme. Diese alternative Vorgehensweise soll am Beispiel einer Blende
mit zwei Druckknoten dargestellt werden (Abbildung 2.4). In der herkémmli-

chen kompressiblen Beschreibung ohne Modellierung der Leitungen ist folgendes
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Qzu Qp| Qab
|
A, m Ao, M
1M 2, My
/O
PR1 P R, R2

Abbildung 2.4: Blende mit zwei Druckknoten

Gleichungssystem aufzustellen:

E

D= VI(QZU_QBZ) (2.35)
E

D2 = VQ(QBI—Qab) (2.36)

2
Qp = aOABl\/;\/pl_pQ (2.37)

Im einfachen Fall, wenn also keine Leitungen mit beriicksichtigt werden, ist p; =
pr1 und ps = pro und die Volumenstrome @,, und @, sind anzugeben. Mit
Leitungen ist p1 # pri und Q. = Q.u(pri,p1), sowie py # pro und Qo =
Qab(P2; PR2)-

Im Grunde wird fiir die Druckknoten auf beiden Seiten der Blende die Konti-
nuititsgleichung angewendet. Betrachtet man das Gesamtsystem im quasistatio-
nidren Zustand, so muss ebenfalls die Kontinuitédtsgleichung gelten. Es ist dann

die Volumenstrombilanz fiir (),, und @Qg:

Vab

Qzu - Qab = Alvzu - A2vab - < Al _A2 ) . < Ve ) = WT7 =0. (238)

Gleichung (2.38) beschreibt eine inkompressible Formulierung der Kontinuitéts-
gleichung, welche sich auch als Zwangsbedingung fiir die Volumenstrome bzw.
Stromungsgeschwindigkeiten im Sinne der klassischen Mechanik betrachten lésst.
Aus (2.38) folgt, dass die Stromungsgeschwindigkeiten v; und vy nicht mehr un-

abhéngig voneinander sind, sondern ineinander {iberfiihrt werden kénnen. Es gilt
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()
Vab As

Unbekannt sind die Geschwindigkeiten v,, und v,,. Sie lassen sich iiber die Im-

damit:

pulsgleichungen fiir die Leitungen berechnen:

0 - A A —
my . U i 1P1 _ 1Pr1— f1 _ 7 (2.39)
0 my Vab —Aopy —Aopro — fo
An den Leitungsenden wirken die Driicke pr; und pgre, f1 und f; sind Druckver-
luste in den Leitungen. Aufgrund der geschwindigkeitsbasierten Formulierung ist

fiir die Blende der Druckverlust abhéngig von den Stromungsgeschwindigkeiten

anzugeben:
pi—p2 = (7). (2.40)

Fasst man die zu beriicksichtigenden Gleichungen (2.39), (2.38) und (2.40) zu-

sammen, so ergibt sich das Gleichungssystem:

m 0 A 0 (4 Aipri — fi

0 mg 0 —Ay | | Oa _ —Aopra — fo ' (2.41)
A —A; 0 0 p1 0

o 0 1 -1 P fau(7)

Uber eine Matrixinversion werden dann die Zustandsdnderungen und die Driicke

in den inkompressiblen Knoten berechnet.

Gleichungen dieser Art und Form kommen ebenfalls in der Starrkérpermechanik
mit Bindungen vor. Durch die Zwangsbedingungen kann die Ordnung des DGL-
Systems reduziert werden. Von der numerischen Seite her ist das DGL-System
einfacher zu 16sen, da durch die inkompressible Formulierung die Gleichungen

nicht mehr steif sind.

Neben der dargestellten Blende lassen sich auch andere hydraulische Komponen-
ten inkompressibel und mit Zwangsbedingungen formulieren. Dies ist insbeson-
dere der Fall fiir Elemente, die geoffnet oder geschlossen sein konnen und damit
die Stréomung auch unterbinden kénnen. In diesem Fall tritt an die Stelle der

Volumenstromgleichung @@; = @Q;({pi}) eine weitere Zwangsbedingung v; = 0.



46 KAPITEL 2. MODELLBILDUNG DES AUTOMATIKGETRIEBES

Auch bei derartigen Systemen mit einseitigen Bindungen sind die Methoden aus

der Starrkorpermechanik anwendbar.

Ist im Beispiel (Abbildung 2.4) die Blende geschlossen, kann eine beliebige Druck-

differenz an der Blende vorliegen, der Volumenstrom ist jedoch 0:
Alvzu =0 s AQUG() = 0. (242)

Im Gleichungssystem (2.41) ist die Gleichung (2.40) durch eine Zwangsbedingung

von (2.42) auszutauschen:

m 0 A 0 (2 Aipr1 — fi

0 my 0 —Ay | | Oa _ —Aspra — fo ' (2.43)
A —A; 0 0 p1 0

Ay 0 0 0 P2 0

Die Losung erfolgt iiber eine Matrixinversion.

Die inkompressible Modellierung hydraulischer Systeme zeigt einige interessante
Perspektiven auf: Die Differentialgleichungen sind nicht mehr steif aufgrund der
Kompressibilitdt. Es lassen sich somit schnelle Standardalgorithmen zur Inte-
gration anwenden. Auch sind die Integrationsschrittweiten grofser wahlbar. Die
Simulation wird damit insgesamt deutlich schneller (2], [3]). Da dieselben Metho-
den zur Beschreibung von ein- und zweiseitigen Bindungen wie in der Mechanik
angewandt werden, erfolgt die Kombination von hydraulischen und mechanischen
Komponenten auf derselben Beschreibungsbasis. Begrenzungen von Zustands-
grofen, wie z.B. die Lage von Schiebern, konnen einfach als Zwangsbedingungen
eingefiihrt werden. Die Losung des Systems erfolgt in allen Féllen geschlossen.
Es sind damit keine Kunstgriffe mit Federkennlinien mehr notwendig, um nahe-

rungsweise eine Begrenzung der Zustandsgrofen zu erreichen.

Bei der kompressiblen Modellierung werden die Driicke integriert und die Volu-
menstrome anhand der Driicke aus algebraischen Gleichungen ermittelt. Bei der
inkompressiblen Modellierung hingegen werden die Strémungsgeschwindigkeiten
und damit die Volumenstréme integriert, die Driicke werden anhand der Ge-
schwindigkeiten aus algebraischen Gleichungen berechnet. Es wird desweiteren

die Massentriigheit des Ols beriicksichtigt.
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2.2 Modellierung von Getriebe und Fahrzeug

Die in den folgenden Abschnitten dargestellte Modellierung von Getriebe und
Fahrzeug ist die Basis, um einen Gangwechsel mit einem Planetensatz beschrei-
ben und in seinen wesentlichen Effekten nachvollziehen zu kénnen. Die Modellie-
rung ist so strukturiert, dass Messgrofsen, die die Dynamik des Antriebsstrangs
bestimmen und beeinflussen, direkt in der Simulation als Eingangsgrofen verwen-
det bzw. direkt mit Messungen verglichen werden konnen. Die Eingangsgrofsen
sind das Motormoment und die Driicke der Bremse B1 sowie der Kupplung K1.
Es wird kein Motormodell verwendet, da das Motormoment als Messgréfe zur
Verfiigung steht. Als Vergleichsgrofen dienen die Drehzahlen. Eine vergleichbare
Modellierung ist bei Haj-Fraj [15] zu finden.

2.2.1 Modellaufbau und -struktur

Die Modellierung des Fahrzeugs wird auf die Langsbewegung des Fahrzeugs be-
schrinkt. Im Modell wird zudem die Lingsbewegung auf eine Drehbewegung
reduziert. Damit kann jede charakteristische Fahrzeugkomponente durch einen
rotierenden Starrkorper dargestellt werden. Je ein Starrkorper wird modelliert

fiir:

Motor und Pumpe (Jazot, Jp)

Turbine und Hohlrad (Jr, Jg)

Planetentriger mit Planeten, Restgetriebe und Gelenkwelle (Jpr, Jpas,
Jow)

e Sonne (Jg)

Fahrzeugmasse (Jr,,)

Teile, die in der Simulation als Starrkérper modelliert und zusammengefasst sind,
haben dieselbe Farbe in Abbildung 2.5.

Das Fahrzeugmodell hat vier mechanische Freiheitsgrade:
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Abbildung 2.5: Aufbau des Triebstrangmodells

e Motor und Pumpe: ¢y p
e Planetensatz und Restgetriebe: Q0—P1>T = (@1, ¢3)

e Fahrzeugmasse: ¢p,,

Fiir die Untersuchung der Schaltqualitit ist die Modellierung der 1. Triebstrang-
eigenfrequenz ausreichend. Alle Elastizititen wie Reifenfeder, Seitenwellen und
Gelenkwelle werden auf eine Elastizitit reduziert. Im Modell wird diese Elastizi-
tit durch die Gelenkwelle dargestellt.

Die Freiheitgrade des Triebstrangmodells lauten in vektorieller Schreibweise:

YMP

2= 7 |. (2.44)
®3
PFzg

Die Drehzahlen sind die Ableitung der Lagekoordinaten (2.44):

—w= M. (2.45)

NEyg
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Der mechanische Zustand des Fahrzeugmodells ist damit:

7:(?). (2.46)

Die Gleichungen des Fahrzeugmodells werden auf Basis der Drehzahlen aufge-
stellt.

2.2.2 Kinematik des Fahrzeugmodells
2.2.2.1 Definition der Ubersetzung

Die Ubersetzung i ist der Quotient aus Antriebsdrehzahl und Abtriebsdrehzahl
bzw. der Quotient der Zdhnezahlen von Abtrieb und Antrieb:

_ NAntrieb Z Abtrieb (2 47)

N Abtrieb ZAntrieb

Die Leistungsbilanz im verlustfreien Fall lautet mit dem Antriebsmoment M 4y, siep

und dem Abtriebsmoment M pirien:

MAntriebnAntrieb = MAbt'riebnAbtrieb- (248)

Daraus folgt die Momenteniibersetzung:

N Antrieb

MAbtrieb - MAntrieb =1- MAnt'rieb- (249)

N Abtrieb

2.2.2.2 1. Planetensatz

Der 1. Planetensatz wird iiber die Turbinenwelle am Hohlrad (Jr, Jg) angetrie-
ben. Der Abtrieb ist der Planetentriger (Jp, Jpas, Jaw). Aus dieser Konstruk-
tion folgt, dass die Ubersetzung des Planetensatzes mit der Sonne (Js) bestimmt
wird. Die dem Problem angepassten Freiheitsgrade sind die Drehzahl n; des
Hohlrades und die Drehzahl n; der Sonne. Fiir die Drehzahl ny des Planetentré-
gers gilt damit:

ny = na(ny, n3). (2.50)
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Folgende Grofsen sind aus der Spezifikation des Planetensatzes zu entnehmen

bzw. folgen aus dessen Aufbau:

e Radius der Sonne rg mit rg ~ Zg
e Radius des Hohlrades ryg mit rg ~ Zg
e daraus resultiert der Planetenradius: rp, = 15

2

e Radius des Planetentrégers: rpr =1y —rp,=rs+7p = %

Um die Drehzahl ny zu berechnen, werden die Geschwindigkeiten an den Kon-
taktpunkten Planet-Hohlrad (v;) und Planet-Sonne (vq) betrachtet:

v = (7"5 + 27“pl)n1 = (7"5 + TPZ)TLQ —+ rpinp; (251)
und
vo = rgn3 = (rs + Tp))Ne — rpnp;. (2.52)
Dabei ist np; die Planetendrehzahl. Nach Addition der Gleichungen folgt:

T Trs
N9 = ni + n 2.53
T rutrs | rtutrs (2:53)

Unter Beriicksichtigung der Freiheitsgrade n; und nj3, sowie den kinematischen

Beziehungen lassen sich die Ableitungen der Drehzahlen schreiben als:

n 1 0
. r r .
2 — THfTS THJfT'S i . (254)
13 0 1 13
npi —— =S

TH—TS TH—TS

In Matrix-Schreibweise mit generalisierten Koordinatenvektoren lautet die Glei-
chung;:
— —

2.2.2.3 2. und 3. Planetensatz und Hinterachsgetriebe

Da nur die 1-2-Schaltung betrachtet wird, werden die Planetensétze 2 und 3

des Restgetriebes nicht explizit modelliert. Sie werden durch eine gemeinsame
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Ubersetzung 1pog dargestellt. Die Abtriebsdrehzahl des Getriebes ist:

tp23

Analog ist das Hinterachsgetriebe modelliert. Es hat die Ubersetzung iy 4¢. Die

Drehzahl des Hinterachsgetriebes ny ¢ wird definiert zu:

NHAG = LHAGNF2g5 (2.57)

mit der Raddrehzahl np,,.

2.2.3 Bewegungsgleichungen des Fahrzeugmodells
2.2.3.1 Der Motor

Der Motor ist als Drehmasse modelliert und wird durch die direkte Vorgabe des
Momentes My;,; angeregt. Das Trégheitsmoment setzt sich aus dem des Motors

und der Pumpe des Wandlers zusammen:
JMP = JMot —+ Jp. (258)

Die Winkelbeschleunigung folgt aus dem Impulssatz:

) 1
Npyp = J— (MMot - Mp) . (259)
MP

2.2.3.2 Planetengetriebe

Der fiir die 1-2-Schaltung relevante 1. Planetensatz ist mit allen Kraftelementen
(K1, B1 und Freilauf 1) modelliert. Die Planetensitze 2 und 3 werden durch
eine auf den Planetentriiger reduzierte Trigheitsmasse und die Ubersetzung ipos
abgebildet.

1. Planetensatz

In Abbildung 2.6 sind die Beziehungen zwischen den Momenten und den Zahn-

kraften veranschaulicht. Damit ergeben sich durch Anwendung des Drehimpuls-
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Sonne
Element 3

Planetentraeger
Element 2

Hohlrad, Element 1

Abbildung 2.6: Krifte an einem Planetensatz

satzes und unter Beriicksichtigung aller duferen Momente folgende dynamische

Beziehungen:
1. Hohlrad: )
hl = J_(MAn_NThFIP) (260)
1
mit Jl == JT+ JH
2. Planetentriger:
1
7;L2: NTH—i_rSFPT—MKl—MAb (261)
JPT 2
3. Sonne: .
hg = J_(_NTSF3P+MK1 _MBlFll) (262)
s
4. Planeten: .
np = . (rpiFip — 7P F3p) (2.63)
Pl

Zusatzlich ist der Impulssatz zu betrachten, da die Planeten auf dem Planeten-

trager eine translatorische Bewegung ausfiihren:

rg +7Ts
2

mp 'hg = (F1P+F3P_FPT)- (264)
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Die Masse der Planeten mp ist mit dem Satz von Steiner im Tragheitsmoment

des Planetentriagers entsprechend der Anzahl N der Planeten zu beriicksichtigen.

Analog zu Gleichung (2.54) kénnen die dynamischen Gleichungen zusammenge-

fasst werden:

J1 0 0 0 hl
0 Jpr+ Nmp (2522)* 0 0 g
0 0 Js 0 n3
0 0 0 NJp np
My, — NryFip
_ N%(FIP‘FF?)P) — My — Mgy (2.65)
—NrgFsp + Mgy — Mpirn
NTP(FUD - F3P)
mit
, TH —+ Ts 2
bzw. kurz geschrieben:
- =
M, 2 = h,(t, Mayn, May, Mg1, Mpirin) (2.67)

mit 77 = (n1,n9, n3,np;). Setzt man nun Gleichung (2.55) in Gleichung (2.67)

ein und multipliziert mit Q7 von links, so ergibt sich:
%
Mipr = Tt (t, {M:}) (2.68)
. T g T —— :
mit M = Q" MzQ, h(t,{M;}) = Q" h.(t,{M;}) und npi” = (n1,n3). Die

Zahnkrifte sind dabei entfallen, da sie innere Kréfte sind. Erhalten geblieben

sind die duferen Momente. In Komponenten lautet diese Gleichung:

iy(1— i) Jpp — is(1 — i) NJpy (1 —3)Jpp + Js + N(1 —iy)% T py

z M, — 11 (M M
7?1 .. An — i1 (Map + Kll) (2.69)
ns WMg1 — Mpipp1 — (1 - ll)MAb

< Ty + 2Ty + Ni2Jpy i1(1 = i1) Ty — ia(1 — i) NTpy ) .
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mit 7; = TH’"er und 79 = TH’"fTS. Wenn man die Momente noch zu einem Vektor

zusammenfasst und nach np; auflést, lautet die Gleichung:

MAn MAn
— M M
iipy = M™'O =B A0 (2.70)
Mpey My
MBlFLl MBIFLI

mit der Matrix der Momentenfaktoren:

1~ —ip 0
o — S , (2.71)
0 —(1—dy 4 -1

Die Matrix B kann in zwei Zeilenvektoren aufgespalten werden:
by
B= ( bt ) (2.72)
by

2. und 3. Planetensatz

Die Tragheitsmomente des 2. und 3. Planetensatzes werden auf den Planeten-
tréager des 1. Planetensatzes reduziert und zu diesem addiert. Genauso wird mit
dem Trégheitsmoment der Gelenkwelle verfahren. Als Formel lautet das gesamte
effektive Tragheitsmoment des Planetentrigers:

, J Jpo + J
JPT,ges = JPT + 7,2—P3 + M (273)

P3 Upa3

Es sind Jps und Jpsz die Trigheitsmomente der Planetensitze 2 und 3. Die Grofe

Jprges ist dann an die Stelle der Grofe Jpp in (2.69) einzusetzen.

2.2.3.3 Fahrzeugmasse

Aus der Fahrzeugmasse mp,, und dem dynamischen Radradius 74y, wird nach

dem Satz von Steiner das Trégheitsmoment des Fahrzeug berechnet:

JFzg = szgTSyn- (274)



2.2. MODELLIERUNG VON GETRIEBE UND FAHRZEUG 35

Damit ergibt sich fiir die Raddrehzahl:

1

T (imacMaw — Mwia(nrzg)) (2.75)
Fzg

Npzg =

mit dem Moment Mgy der Gelenkwelle, der Ubersetzung des Hinterachsgetriebes
imag, sowie dem Moment My, das sich aus dem Luftwiderstand (~ nQFZg) und

dem Rollwiderstand zusammensetzt.

2.2.4 Kraftelemente des Fahrzeugmodells

2.2.4.1 Der Wandler

Das Moment des Wandlers folgt aus dem Verhéltnis

y= 1 (2.76)

nyp

Auf der Seite der Pumpe ergibt sich im Zug-Betrieb folgendes Moment:
Mp = Mp(v) = k- A(v) - n3,p. (2.77)

Dabei ist A = A(v) die Leistungszahl, & die Wandlerkonstante. Das Turbinenmo-

ment wird noch zusétzlich durch die Wandleriiberhhung

Mr
= = 2.78
p=pv) =50 (2.78)
bestimmt. Damit gilt fiir die Turbine:
MT = MT(I/) = /L(I/) : Mp. (279)

Im Schub-Betrieb, d.h. wenn das Fahrzeug den Motor treibt, also die Turbine
eine hohere Drehzahl als die Pumpe hat, miissen Pumpe und Turbine vertauscht
werden. Wird der Wandler genauer modelliert, so sind auch spezielle Kennlinien
von u(v) und A(v) fiir den Schubzustand ins Modell einzubringen. Im Abbildung
2.7 ist eine typische Wandlercharakteristik im Zugbetrieb dargestellt.
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KA in [Nms?2 ]

L L L L L L L L
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Y
A

Abbildung 2.7: Wandlercharakteristik p(v) und k - A\(v)

2.2.4.2 Modellierung der Kupplung K1

Eine Kupplung ist ein Kraftelement mit nichtlinearem Verhalten. Die Nichtli-
nearitdt folgt aus der Gleit- und Haftreibung. Ob Haftreibung oder Gleitreibung
vorliegt ist abhéngig von der Differenzdrehzahl der Kupplungsflichen, dem iiber-

tragbaren Moment und dem zu iibertragenden Moment.

Gleitreibung: Der Fall der Gleitreibung liegt vor, wenn zwischen beiden Kupp-
lungsflichen eine Differenzdrehzahl

vorliegt. Die Kupplung iibertrégt abhingig vom Vorzeichen der Dif-

ferenzdrehzahl und vom Zustand des Triebstrangs das Moment:

Mereir  bei A >0
My, = g 0 S (2.81)
—Maieir bei Angy <0
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Dabei ist Me;r das mit den Reibelementen aktuell {ibertragbare Mo-

ment.

Haftreibung: Der Fall der Haftreibung liegt vor, wenn beide Kupplungsseiten
dieselbe Drehzahl haben:

Ang, = 0. (2.82)

Weiter muss das zu iibertragende Moment im Betrag kleiner als das
iibertragbare Moment Mg,.;; sein. Das zu iibertragende Moment kann

mittels der Zwangsbedingung

nach der Methode der Lagrangemultiplikatoren fiir Zwangsbedingun-
gen bestimmt werden. Der Lagrangemultiplikator ist dabei das zu
iibertragende Moment, welches notwendig ist, um die Differenzdreh-
zahl zu erhalten. Praktisch kann dies auch durch direktes Einsetzen
der Zwangsbedingung (2.83) in die dynamischen Gleichungen (2.69)
ermittelt werden. Dabei muss nach dem gesuchten Moment aufgelost
werden, hier Mg,. Das Zwangsmoment der Kupplung K1 lautet mit
Gleichung (2.72):

— —
byt — byt

M wang = ———— 2.84

fet.zwang baz — b13 (2:84)

mit 77 = (Man, Map, 0, Mp15n).-

Gleiten—Haften: Der Ubergang Gleiten—Haften kann nur bei Differenzdreh-
zahl Ang, = 0 stattfinden. Es wird dabei vom iibertraghbaren Mo-
ment Mge;; auf das iibertragene Moment (2.84) umgeschaltet. Dies

bedeutet im Allgemeinen einen Momentensprung im Triebstrang.

Haften—Gleiten: Der Ubergang Haften—Gleiten kann nur stattfinden, wenn
das zu iibertragende Moment (2.84) grofer als das iibertragbare Mo-
ment Mgei; wird. Es wird dann vom Zwangsmoment auf das iiber-

tragbare Moment umgeschaltet.
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Insgesamt gilt fiir die Kupplung K1:

Meieit bei Angi >0
MKl = MKl,Zwang bei ATLKl =0 . (285)
—Mciei bei Ang; <0

2.2.4.3 Modellierung der Bremse B1 und des Freilaufs Fl1

Eine Bremse ist als Spezialfall einer Kupplung zu sehen, wobei eine Seite mit
dem Gehause verbunden ist und damit eine Drehzahl konstant Null ist. Die

Modellierung ist daher identisch mit der Kupplung K1.

Als weiteres Kraftelement kommt ein Freilauf F11 hinzu, welcher parallel zu Brem-
se B1 wirkt. Ein Freilauf ist ein Bauelement, welches sich in einer Drehrichtung
drehen lasst und dabei kein Moment iibertrigt. In die Gegenrichtung ist jedoch
keine Drehung moglich, der Freilauf stiitzt das gesamte angreifende Moment ab,
welches mit dem Zwangsmoment identisch ist. Ein Freilauf ist anhand folgender

Bedingung fiir die Differenzdrehzahl zu charakterisieren:

Fiir die Bremse B1 und den Freilauf FI1 ist ein gemeinsames Zwangsmoment in
analoger Weise zur Kupplung K1 zu bestimmen. Das Zwangsmoment kann nicht
fiir jedes Element einzeln ermittelt werden, da sich beide Elemente auf derselben
Achse befinden und das gleiche Element (die Sonne) beeinflussen. Es ist das

Zwangsmoment:

-
b

MBlFll,Zwang = _b_Qm (287)
24

mit M7 = (M apn, M ap, Mg1,0). Der Freilauf ermoglicht die Drehbewegung, so-

bald fiir das Zwangsmoment Mp1pi1,zwang > 0 gilt.

Wenn die Bremse B1 und der Freilauf F11 gleichzeitig wirken, ensteht das Pro-
blem der statischen Unbestimmtheit. In der Simulation wird diesem Problem
begegnet, indem zuerst der Freilauf betrachtet wird. Kann dieser das Moment
nicht mehr abstiitzen, wird die Bremse betrachtet. Kann auch diese das Mo-
ment nicht abstiitzen, setzt eine Drehbewegung in positiver Richtung ein, d.h.

Anpipn > 0. Es wirkt das iibertragbare Moment der Bremse Mgyei;-
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Es gilt also insgesamt:

(2.88)

Y, ) Mpiri,zwang bei Anpp =0
BIFIl = . :
Gleit bei Anpp >0

2.2.4.4 Die Gelenkwelle

Die Gelenkwelle wird als Feder-Démpfer-Element beschrieben. Das Moment der
Gelenkwelle ird beschrieben durch:

Mgw(t) =C. /0 (nAb(T) - nHAg(T)) dr + D - (nAb(t) - nHA(;(t)) (289)

oder
MGW =C- AQD + D-. (nAb( ) — ’I”LHAg(t)). (290)

2.2.4.5 Anmerkungen zur Berechnung der Zwangsmomente

Die Formeln zur Berechnung der Zwangsmomente lassen sich auch auf formalerem
Wege ermitteln. Dazu wird eine holonom-skleronome Zwangsbedingung g(np})

formuliert:
g(npt) = -7 - np; = 0. (2.91)

Im allgemeinen Fall kann die Zwangsbedingung auch vektorwertig sein, wobei w
dann eine Matrix ist. Um die Zwangsbedingung mit den Bewegungsgleichungen
(2.68) in Beziehung setzen zu konnen, muss sie nach der Zeit total differenziert

werden. Es ist dann:
g(npt) = anpl = 0. (2.92)

Die dynamische Gleichung wird mit einem Term aus Zwangsbedingung und La-
grangemultiplikator ergénzt und der entsprechende Freiheitsgrad gesperrt. Es ist

dann:

e = M + @A), (2.93)

Setzt man diese Gleichung in die Zwangsbedingung (2.92) ein und lést nach A

auf, so ergibt sich:

- (@ M@) (BT (2.94)
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Dabei ist A das Moment, das notwendig ist, um die Zwangsbedingung einzuhalten
und den Freiheitsgrad zu sperren. Im allgemeinen Fall kann A auch ein Vektor

sein.

2.2.5 Kopplung von Hydraulik- und Fahrzeugmodell

Die Kopplung von Hydraulik und Mechanik erfolgt iiber die Kupplung. Der
Druck im Kupplungskolben bestimmt das maximal wirksame Moment in den

Kupplungen des Fahrzeugmodells. Fiir das maximal iibertraghare Moment gilt:

M(px.err) = Nrmprarr (Ang ) Apx ess- (2.95)

Dabei ist pk efr der effektiv auf die Lamellen wirkende Druck, /N die Anzahl der
Lamellen, 7, der mittlere Reibradius, A die Kolbenfliche und parp(Ang) der
von der Differenzdrehzahl Ang abhiingige Reibwert der Lamellen. Uber die hy-
draulische Steuerung wird der Druck pa,s eingestellt, welcher die Eigenschaften
der jeweiligen Kupplung beriicksichtigt. Dabei wird der notwendige Druck, um
die Kolbenriickdruckfeder zu iiberdriicken und die Lamellen in Anlegeposition zu
bringen, sowie der zusétzliche Druck, der sich aufgrund der Rotation der Kupp-
lung durch die Fliehkrafte einstellt, beriicksichtigt. Damit ist der effektive Druck,

der das wirkende Moment bestimmt:

PK,eff = PAnst — PRFed +a- 773( (296)

In dieser Formel ist pgrpeq der Druck, der benétigt wird, um die Riickdruckfeder
zu iiberdriicken und die Lamellen anzulegen, « ist der Koeffizient fiir den Beitrag

der Kupplungsdrehzahl nx und pa,s der in der Hydraulik eingestellte Druck.

2.3 Das dynamische Verhalten der Hydraulik

In Kapitel 2.1 wurde eine detaillierte mathematische Modellierung hydraulischer
Systeme vorgestellt. Fiir einen Uberblick iiber das dynamische Verhalten eines
Gesamtsystems ist die detaillierte Modellierung mit ihren Nichtlinearitdten eher

uniibersichtlich. Hilfreich ist eine globalere Sichtweise, wie sie bei linearen Regel-
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systemen angewendet wird. Aufgrund der Nichtlinearitéiten ist keine geschlossene
Transformation vom Zeitbereich in den Frequenzbereich méglich. Eine Ubertra-
gungsfunktion des hydraulischen Systems kann damit nur {iber die Simulation im
Zeitbereich ermittelt werden. Die Berechnung der Ubertragungsfunktion erfolgt
damit nur punktweise. Mit Hilfe der harmonischen Analyse wird Amplitude und

Phase der komplexen Ubertragungsfunktion bestimmt.

Anhand eines einfachen Beispielsystems wird untersucht, welche Hauptfaktoren
die Dynamik der Hydraulik bestimmen und beeinflussen. Auf dieser Basis wird
dargestellt, wie ein vereinfachtes phianomenologisches Modell abgeleitet werden
kann. Das Beispielsystem ist ein Kupplungskolben mit einer vorgeschalteten
Blende. Untersucht werden sollen der Einfluss der Kupplungsfeder, der Blende
und der Reibung auf die Dynamik von Druck und Federkraft.

2.3.1 Harmonische Analyse

Mit der harmonischen Analyse (Isermann [16], Natke [27]) kann das Frequenzver-
halten eines nichtlinearen Systems N (7', @) in einem Arbeitspunkt z bestimmt

werden. Fiir das System gelte die Differentialgleichung:
%
i = f(2,U). (2.97)

Es soll das Frequenzverhalten der Zustandsgrofe x; in Bezug auf die Eingangs-
grofe uy, im Arbeitspunkt US untersucht werden. Die Zustandsgrofe x; muss dazu

im Arbeitspunkt eine stationdre Losung (Fixpunkt) haben, also:
i = fi(7,ug) = 0. (2.98)
Aus dieser Gleichung folgt ein stationdrer Wert fiir z;:

Tio = x;(ug)- (2.99)

Der Frequenzgang Ay (w) = f(w;2:(ug), @) kann dann mit dem folgenden Algo-

rithmus ermittelt werden:

1. Das System in den Fixpunkt x;, konvergieren lassen,
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2. das System mit einer Frequenz w anregen:

P = F (7, + g sin(wt) - &) (2.100)

Die Dauer der Anregung muss iiber eine ganzzahlige Anzahl von Perioden

erfolgen.

3. Die Berechnung der Fourierkoeffizienten aus dem mittelwertfreien Signal
(Mittelwert=Fixpunkt x;):

ar(w) = (x; — 20 | cos(wt)) (2.101)

und
bi(w) = (z; — x;0 | sin(wt)) . (2.102)

4. Die Verstiarkung des Systems folgt aus der komplexen Betragsbildung:

Fi(w) = y/a2 + b2 (2.103)

mit

5. Fiir die Phasenbeziehung des Systems folgt analog:

b
vir(w) = arctan(a—i). (2.105)

Der Frequenzgang des Systems kann durch wiederholtes Durchfiihren der Punkte

1 bis 5 ndherungsweise ermittelt werden.

Bei einem nichtlinearen System kann der Einfluss der Nichtlinearitit mittels der
hoheren Koeffizienten der Fourier-Analyse betrachtet werden. Das nichtlineare
System wird, sofern es keine Unstetigkeiten enthélt, in eine Taylorreihe entwickelt:

J N
F(2.0) = fila, U—>0)+M(Uk(t)_uk,0)+_

g (t) —upo)’+- - -
Ouy, 2 du? (10k(£) —t0)

(2.106)
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Mit dem Ansatz (ug(t) — ugo) = Uy sin(wt) folgt:

(ug(t) — ugo)® = =03 (1 — cos(2wt)). (2.107)

DO | —

Anhand der Additionstheoreme der trigonometrischen Funktionen sieht man, dass
bei nichtlinearen System auch die héheren harmonischen Frequenzen auftreten

koénnen.

2.3.2 Anpassung von Ubertragungsfunktionen

Die mittels der orthogonalen Korrelation ermittelten Ubertragungsfunktionen sol-
len in Beziehung zu bekannten linearen Ubertragungsfunktionen gesetzt werden,
um das Systemverhalten iiber bekannte Kenngrdften der linearen Regelungstech-
nik klassifizieren und einordnen zu kénnen. Dies erfordert eine Anpassung der
iiber die orthogonale Korrelation berechneten Fourier-Koeffizienten erster Ord-
nung an eine komplexe lineare Ubertragungsfunktion g(w; 2’). 2 ist der fiir die
Anpassung freie Parametervektor der Ubertragungsfunktion. Das nichtlineare

Optimierungsproblem lautet:
F() = min F(7) (2.108)

mit der zu minimierenden Zielfunktion F (7). Als Zielfunktion werden die klein-

sten Quadrate gewahlt:
F(7) =Y (e ((ax +iby) — glwis D))’ (2.109)
k

mit den komplexen Funktionswerten a; + 2b, und dem Gewichtsfaktor cy.
Die gesamte Ubertragungsfunktion hat die Form (Féllinger [10]):

g(w; 7) =K- HgPT1,u(w; Wy,0) - H gpra,u(W; Wy o) (2.110)

I

mit den Ubertragungsfunktionen

1

1—1-~
Wy,0

gpT1w (Wi Wy0) = (2.111)
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und X
9pT2,(W5 o) = 7 TR (2.112)
Wy,0 W0

Numerisch einfacher und genauer als die Anpassung von (2.109) ist jedoch die
Anpassung der logarithmierten Ubertragungsfunktion. Es kann eine Entkoppe-
lung von Amplitude und Phase vorgenommen werden. Die Ubertragungsfunktion

der Amplitude lautet:

2
Fa(7) = Zcﬁ (log lag + ib| — log | K| — nypTL,, — nypn’#> (2.113)
k v I

mit vpr1, = log|gpr(we)| und vpre, = log|gpra,(wk)|. Die Ubertragungs-

funktion der Phase lautet:

2
F‘P(7) = Z C% (arg (ak + Zbk) - argK - ZQOPTLV - Z QOPTQ’M) (2114)

k Iz

mit @pr1, = arg ger1, (Wi W) und @pre,, = arg gpra,u(wi; wpo). In den beiden
obigen Formeln ist ¢, der Gewichtungsfaktor der einzelnen Funktionswerte und

7 der Vektor aller freien Optimierungsparameter:

7= (K, {wv,O}ﬂ{w#Uﬂdﬂ}) (2.115)

Da mit (2.113) und (2.114) Amplitude und Phase getrennt sind, lautet das Op-

timierungsproblem:
3 . (1 1
FE) = min (S IR+ 5 IR@E) (2.116)

Die Minimierung der Funktion (2.116) kann mit einem Newton-Verfahren oder

dem Levenberg-Marqart-Algorithmus ([32]) erfolgen.

In den folgenden Kapiteln werden die auf Basis der harmonischen Analyse ermit-
telten Ubertragungsfunktionen an ein PT2-Glied angepasst. Die freien Parameter
sind dabei:

7 = (log |K|,arg K,wd). (2.117)

Die Darstellung erfolgt in der fiir die Optimierung nach (2.116) angepassten Form.
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2.3.3 Kupplungsmodell mit linearer Feder

In einem ersten Ansatz soll die Ubertragungsfunktion in Abhingigkeit von der
Federkonstanten und der Blende betrachtet werden. Dazu werden die Gleichun-
gen (2.18), (2.20), (2.21) und (2.22) ausgewertet. Die Coulomb-Reibung F (%)
und die Newton’sche Reibung R werden vernachlissigt. Es werden bei einer
Amplitude p und einem Grunddruck py, > p folgende Parameterkombinationen

untersucht:

1. lineare Feder mit der Federkonstanten C, und dem Blendendurchmesser

AK,zu

2. lineare Feder mit der Federkonstanten 2C; und dem Blendendurchmesser

AK,zu

3. lineare Feder mit der Federkonstanten 2C, und dem Blendendurchmesser
QAK,zu

Fiir das Fahrzeug sind dabei die Ubertragungsfunktionen fiir den internen Kupp-
lungsdruck px und die Kupplungskraft Fx als Maf fiir das iibertragene Kupp-
lungsmoment relevant. In Abbildung 2.8 ist mit Betrag und Phase die Ubertra-
gungsfunktion G,(w;C, A) = ’W dargestellt, in Abbildung 2.9 die Ubertra-
gungsfunktion Gp(w) = W.

Es zeigt sich das fiir schwingungsfihige Systeme typische Tiefpass-Verhalten beim
Kupplungsdruck pg(w) und bei der Kupplungskraft Fy (w). Weiter ist eine deut-
liche Abhéngigkeit von den Parametern Federkonstante und Blendendurchmesser

zu beobachten.

Das Ergebnis der Parameteranpassung der berechneten Ubertragungsfunktionen

an eine PT2-Ubertragungsfunktion der Form

K

Grro(w) = ————=
1+242 + 4

(2.118)

ist in Tabelle 2.1 dargestellt. In (2.118) ist wq die Eigenfrequenz, d die Ddmpfung
und K der komplexe Verstarkungsfaktor.
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Abbildung 2.8: Ubertragungsfunktion des Drucks der linearen Kupplung
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Abbildung 2.9: Ubertragungsfunktion der Kupplungskraft der linearen Kupplung
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‘ Ubertragungsfunktion ‘ K [%} ‘ d ‘ wo [’"‘S’—d} ‘
G, (w; Co, Ak ) 1.08+0.21i [3.29] 15.02
Gr(w Co, Ak Lu) 376.71+59.081 | 2.81 | 13.84
G,(w 2Cy, As ) 1.03+0.171 |2.12] 21.21

Grp(w;2Cy, Ag.a) | 362.74+54.531 | 1.97 | 20.55
G, (w;2Co, 245 1) 1.00+0.11i | 1.58 | 32.95
Gr(w;2Cy, 2Ax ,,) | 354.12133.861 | 1.44 | 31.38

Tabelle 2.1: Parameter der PT2-Ubertragungsfunktionen

Vergleicht man die Parameter der Funktionen G r(w; Cy, Ak .,) mit denen der
Funktionen G r(w; 2Cy, Ak ) und G r(w; 2Co, 2A k) so ist folgender Trend zu
erkennen: Wie bei einem System 2. Ordnung erwartet, wird durch Vergroferung
der Federkonstanten die Eigenfrequenz wy vergrofert. Jedoch wird die Dampfung
des Systems vom fliefsenden Volumenstrom und der damit gekoppelten Nichtli-
nearitit mitbestimmt. Dabei kommen wiederum zwei Effekte zum Tragen. Dies
ist erstens ein geringerer Widerstand der Blende bei geringerem Volumenstrom,
was in der Ddmpfungskonstanten d von G, p(w;2C), Ak ,,) deutlich wird. Zwei-
tens wird der Widerstand durch eine Vergroferung der Blende verringert, was
bei den Funktionen G, p(w;2Cy,2Ak ,,) deutlich wird. Die Eigenfrequenz der
Funktionen G,(w) ist in allen Fillen grofer als die der Funktionen Gp(w). Dies
bedeutet, dass keine starre Kopplung zwischen internem Kupplungsdruck und
der Kolbendynamik besteht und die Ubertragungsfunktion auch von der Kom-
pressibilitit des Ols geprigt wird.

2.3.4 Kupplungsmodell mit nichtlinearer Federkennlinie

Aus der Linearitit der Modellierung folgt direkt, dass das System unabhéngig
vom gewahlten Grunddruck und damit unabhéingig vom Arbeitspunkt ist. Wie
schon im vorigen Abschnitt diskutiert wurde, gibt es eine Abhéangigkeit zwischen
der Ubertragungsfunktion und der Federkraft. Die Kupplung eines Automa-
tikgetriebes hat eine nichtlineare Federkennlinie. Aufgrund dieser Abhéngigkeit
ergibt sich eine Abhingigkeit der Ubertragungsfunktion von der Kolbenpositi-
on und damit vom Grunddruck py. In Abbildung 2.10 sind die Amplituden der
Ubertragungsfunktionen G, (w; C(py), Ak -u) und Gg(w; C(po), Ak ..) dargestellt.
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Abbildung 2.10: 3D-Darstellung der Ubertragungsfunktion von Druck und Kraft

Die Parameteranpassung der PT2-Funktion an die berechneten Ubertragungs-
funktionen liefert Parameter, die abhéngig vom Grunddruck p, sind. Dargestellt
sind in Abbildung 2.11 die Eigenfrequenz wq(py) und die Dampfung d(py) von
Kupplungsdruck und -kraft. Der Verlauf der Dampfung d(pg) zeigt wiederum
eine deutliche Abhéngigkeit von der Federkonstanten C(pg) = dFde(p) |lp, am Ar-
beitspunkt py. Je groker die Federkonstante ist, desto geringer ist das durch die
Blende flieRende Olvolumen, wodurch auch der Widerstand der Blende geringer
wird. Dies bewirkt einen monoton fallenden Gesamtwiderstand d(wp). Die Ei-
genfrequenz w(py) steigt monoton mit der Federkonstanten C(py). Weiter ist die
Eigenfrequenz des internen Kupplungsdrucks w,(po) grofer als die der Kupplungs-
kraft wg(pg), was als nicht starre Kopplung zwischen internem Kupplungsdruck

und der Kupplungskraft zu interpretieren ist.

2.3.5 Einfluss von Reibung

In den bisherigen Betrachtungen wurde der Einfluss der Reibung nicht beriicksich-

tigt. Die Reibung des Kupplungskolbens setzt sich aus den Beitrdgen von viskoser
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Abbildung 2.11: Verlauf von Eigenfrequenz und Dampfung

und Coulomb’scher Reibung zusammen. Beide Anteile sind unter anderem von
der Temperatur abhéngig. Die charakteristischen Grofen fiir die Reibung kon-
nen in der Praxis nur abgeschétzt werden, denn zum Temperatureinfluss kommen
noch Material- und Bauteilstreuungen hinzu. Daher soll hier nur der prinzipielle

Einfluss der Reibung auf das Systemverhalten betrachtet werden.

In Abbildung 2.12 sind die Ubertragungsfunktionen des internen Kupplungs-
drucks mit linearer Feder ohne Reibung, mit viskoser Reibung und mit Cou-
lomb’scher Reibung dargestellt. Analog stellt Abbildung 2.13 die Ubertragungs-

funktionen der jeweiligen Kupplungskraft dar.

Vergleicht man den Verlauf der Ubertragungsfunktionen werden folgende Effekte
deutlich:

e Durch den Einfluss der Reibung wird die Dynamik des Drucks im Kupp-
lungszylinder unabhingig von der des Kupplungskolbens. Das Verhalten
des Drucks ist dann eher als PT1-Verhalten zu interpretieren (siehe auch
Tabelle 2.2).
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Abbildung 2.12: Ubertragungsfunktion des Drucks mit viskoser und Cou-
lomb’scher Reibung
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Abbildung 2.13: Ubertragungsfunktion der Kraft mit viskoser und Coulomb’scher
Reibung
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e Die Ubertragungsfunktionen der Kraft sind als PT2-Funktionen niherungs-

weise bestimmbar.

e Die Coulomb’sche Reibung bewirkt eine deutlich verkleinerte Amplitude

und eine wesentlich vergréferte Phase in der Ubertragungsfunktion als ein

Kupplungskolben ohne Reibung bzw. mit ausschlieflich viskoser Reibung.

Dies ist die unmittelbare Folge der Grenzreibungskraft F von (2.19), die

durch den Druck iiberwunden werden muss, um den Kolben zu bewegen.

Tabelle 2.2 enthélt die Parameter der Anpassung an die PT2-Funktion, im Falle

der Kupplungsdriicke auch die Parameter der Anpassung an die PT1-Funktion

zum Vergleich. Der Optimierungsalgorithmus ist nicht stabil fiir die Parame-

‘ Ubertragungsfunktion K [%] ‘ d ‘wo [%] ‘
Gp(w;2Ch, Ak ou) 1.03+0.171 2.12 21.21
Gr(w 2Cy, Ak 2u) 362.74-+54.531 | 1.97 20.55
Gp(w 2Cy, Ak o, R) (1.03+40.15i) (6.86) | (70.86)

Gp(w 2Cy, A, R) als PT1 1.05+0.131 - 4.91

Gr(w;2C), Ak zu, R) (363.31452.02i) | (2.01) | (20.44)
Gp(w; 2Cy, 2AK o, Fe) 0.82-0.11i 4.37 | 863.83
Gp(w;2Cy, 2AK oy, Fc) als PT1 0.87-0.03i - 117.79
Gr(w;2C, 2AK v, F) 274.52-56.351 3.02 31.01

Tabelle 2.2: Parameter der angepassten Ubertragungsfunktionen

teranpassung der PT2-Ubertragungsfunktionen an die berechnete Ubertragungs-

funktion des Drucks im Kupplungszylinder. Die Entkoppelung von G)(w) und
Gr(w) bedeutet, dass das PT1-Verhalten nach (2.20) mit Q,; ~ 0 im Falle hoher

Reibung immer stirker zum Tragen kommt. Bei der Parameteranpassung ist der

Algorithmus bestrebt, die PT1-Funktion mit einer PT2-Funktion anzunéhern.

Dieses Verhalten kann durch den Grenziibergang

(UOJDTQ—)OO,d—}OO

mit der Nebenbedingung

Wo, P12

2d

— Wo,PT1

(2.119)

(2.120)
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beschrieben werden. Der Algorithmus ist in diesem Fall instabil, da dieser in den
Iterationen die Eigenfrequenz und die Dédmpfung vergrofert. Der dabei durchge-
fiihrte Grenziibergang bewirkt, dass der quadratische Anteil zur Ubertragungs-
funktion verschwindet und nur ein linearer Anteil vorhanden bleibt. Vergleicht
man die PT2-Parameter iiber (2.120) mit der Eigenfrequenz der PT1-Parameter,
ergibt sich dieselbe Gréfenordnung. Also ist die PT1-Ubertragungsfunktion statt
der PT2-Ubertragungsfunktion die physikalisch und numerisch sinnvolle Nihe-

rung.

2.3.6 Zusammenfassung der Ergebnisse

Das in den vorigen Abschnitten vorgestellte Verfahren ermoglicht eine Abbildung
der Dynamik der nichtlinear gepragten Hydraulik durch ein lineares PT2-Modell.
Dabei wurde das Zusammenspiel von Ansteuerung, internem Kupplungsdruck
als Referenz fiir das Hydrauliksystem, und der mechanischen Komponente des

Kupplungskolbens untersucht.
Die fiir das iibertragbare Moment der Kupplung relevante Grofse ist die Kraft Fi,

mit der das Lamellenpaket zusammengedriickt wird. Die Ubertragungsfunktion
ist in allen Féllen als PT2-Funktion ndherungsweise beschreibbar. Die Eigenfre-
quenz wy wird hauptsichlich durch die Federkonstante bestimmt. In die Damp-
fung d gehen neben den Reibungsanteilen auch die ddmpfenden Eigenschaften

der nichtlinearen Hydraulik ein.

Die Ubertragungsfunktion des Kupplungsdrucks px ist nicht direkt mit der Uber-
tragungsfunktion der Kupplungskraft Fx verkniipft. Bei vernachlissigharer Rei-
bung sind die Ubertragungsfunktionen vergleichbar. Kann die Reibung im Kupp-
lungskolben nicht vernachlissigt werden, entwickelt px eine von Fx unabhéngige
Dynamik. Die dynamische Kopplung von Kupplungsdruck und Kupplungskraft
wird aufgelost. Wesentlichen Einfluss hat dabei auch die Gréfe der aktuell rele-

vanten Federkonstanten im Vergleich zur Reibung.

Mit diesem Verfahren besteht die Moglichkeit, ein einfaches, auf beobachtbaren
Effekten realisierbares, Hydraulikmodell in Steuergerédten zu implementieren. Fiir
die Algorithmen in der Getriebesteuerung steht damit eine zusétzliche Informa-
tion zur Verfiigung. Die Algorithmen, die unmittelbar die Hydraulik betreffen,

konnen modellbasiert ausgelegt und unterstiitzt werden.



Kapitel 3

Schaltungsablauf und Optimierung

3.1 Schaltungsarten und Schaltqualitat

Abhéngig von der Fahrsituation und dem Fahrzeugzustand sind unterschiedliche
Schaltungsarten zu unterscheiden. Dies ist erstens die Richtung der Gangéin-
derung, also Hochschaltung oder Riickschaltung. Zweitens sind die aktuellen
Momentenverhéltnisse ein Kriterium. Dies zeigt sich darin, dass die Drehzahl-
anderung des Motors in Richtung der gewiinschten Drehzahlinderung des Gang-
wechsels verlauft oder dass sich der Motor in die Gegenrichtung bewegt. Wenn
die Drehzahldnderung von Motor und Gangwechsel in dieselbe Richtung geht, so
spricht man von einer Freigabeschaltung. Der Motor ist wihrend der Schaltung
nur vom Getriebe zu trennen und erreicht von alleine die neue Zieldrehzahl, die
dem neuen Gang entspricht. Anders sind die Verhiltnisse bei Uberhéhungsschal-
tungen. Hier ist die Richtung der Drehzahlinderung des Motors entgegengesetzt
der des Gangwechsels. Der Motor muss daher iiber ein zusétzliches Moment wih-
rend des Schaltvorgangs in Richtung der Zieldrehzahl bewegt werden. Insgesamt

ergeben sich durch Kombination vier unterschiedliche Schaltungsarten:

1. Zug-Hoch-Schaltung: Die Hochschaltung wird als Uberhhungsschal-
tung ausgefiihrt. Diese Schaltungsart ist typisch bei Beschleunigungsvor-
gingen. Sie lduft bei allen Motormomenten ab, wenn sich das Fahrzeug im
Zug-Betrieb befindet.
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2. Schub-Hoch-Schaltung: Die Hochschaltung wird als Freigabeschaltung
ausgefiihrt. Diese Schaltungsart ist typisch am Ende einer Beschleunigungs-
phase, wenn das Antriebsmoment reduziert wird, oder sich das Fahrzeug im
Schub-Betrieb befindet, z.B. bei Bergab-Fahrt. Das Motormoment ist bei

dieser Schaltung eher niedrig.

3. Schub-Riick-Schaltung: Die Riickschaltung wird als Uberhéhungsschal-
tung ausgefiihrt. Diese Schaltungsart ist typisch fiir Schaltungen, wenn das

Fahrzeug abgebremst wird. Auch hier ist das Motormoment eher niedrig.

4. Zug-Riick-Schaltung: Die Schaltung wird als Freigabeschaltung ausge-
fiihrt. Diese Schaltungsart ist typisch bei der Einleitung von Beschleuni-
gungsvorgingen. Es soll dabei der Motor in einen héheren Drehzahlbereich
gebracht werden, um eine hohere Beschleunigungsleistung zu realisieren.
Das Motormoment ist bei diesem Schaltungstyp nicht pauschal klassifizier-

bar, da es sich wihrend der Drehzahldnderung stark verdndert.

Um die Aufgabe der Optimierung einer Schaltung l6sen zu kénnen, ist ein Op-
timierungsziel zu definieren. Desweiteren sind Kriterien zu formulieren, die es
erlauben, eine Schaltung in Bezug auf das Optimierungsziel zu bewerten, bzw.
einen Vergleich von Schaltungen unter Beriicksichtigung des Optimierungsziels

zu ermoglichen.

Im konkreten Anwendungsfall ist die Schaltqualitit des Getriebes insgesamt zu
optimieren. Dies bedeutet, dass jede einzelne Schaltung in Bezug auf das Opti-
mierungsziel hin parametriert werden muss. Unter dem Begriff Schaltqualitit ist
dabei eine Bewertung des gesamten Verlaufs einer Schaltung durch die Fahrzeug-
insassen zu verstehen (Gebert [12]). Die Bewertung einer Schaltung basiert auf
Grofken wie der Schaltdauer, der Langsbeschleunigung und dem Schaltruck, sowie
dem mit der Drehzahlidnderung des Motors gekoppelten akustischen Eindruck.
Hinzu kommt die Erwartung, wie sich das Getriebe in der aktuellen Situation
verhalten sollte. Dies kann z.B. die Reaktionszeit sein zwischen Schaltbefehl und

Beginn der Drehzahldnderung.

Fiir die vier dargestellten Grundschaltungsarten kann damit kein {ibergreifendes

Optimierungskriterium formuliert werden. Im Optimierungskriterium ist immer
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die Fahrsituation und die Erwartungshaltung der Fahrzeuginsassen zu beriick-

sichtigen.

Fiir die einzelnen Schaltungsarten sind folgende Beurteilungskriterien denkbar:

1. Zug-Hoch-Schaltung: Diese Schaltung wird in der Regel nicht durch
direktes Agieren des Fahrers ausgelost. Es werden daher keine besondere
Anforderungen an die Reaktionszeit gestellt. Die Schaltung sollte jedoch

moglichst sanft und mit minimalem Ruck ablaufen.

2. Schub-Hoch-Schaltung: Auf diese Schaltung kénnen im Prinzip die Uber-
legungen der Zug-Hoch-Schaltung {ibertragen werden. Sie wird durch Fahr-

pedalbewegung des Fahrers ausgelost.

3. Schub-Riick-Schaltung: Diese Schaltung kann durch Wihlhebelaktionen
des Fahrers als Bremsschaltung ausgefiihrt werden. Neben minimalem Ruck

ist aufgrund der Wéhlhebelaktion eine kurze Reaktionszeit notwendig.

4. Zug-Riick-Schaltung: Diese Schaltung kann durch Fahrpedalbewegung
des Fahrers ausgeldst werden. Neben minimalen Ruck erwartet der Fahrer
einen schnellen Momentenaufbau zum Beschleunigen, eine kurze Reaktions-

zeit und nicht zu lange Schaltzeit.

Da bei allen Schaltungsarten minimaler Ruck im Kriterium vorkommt, wird die
Optimierung am Beispiel der Zug-Hoch-Schaltung durchgefiihrt. Aus der Praxis
ist bekannt, dass die Zug-Hoch-Schaltung eine der h&ufigsten Schaltungsarten
ist, welche zudem im gesamten Momentenbereich des Motors angewendet wird
und fast ausschlieflich iiber das Schaltprogramm ausgelost wird. Der Fahrer
hat auf den Schaltzeitpunkt in diesem Fall keinen direkten Einfluss. An diese
Schaltungsart werden daher die hchsten Qualitidtsanspriiche gestellt. Fazit: eine
Schaltung, die nicht erwartet wird und zudem noch qualitativ bedenklich ist, kann

beim Fahrer eine sehr schlechte Beurteilung hervorrufen.

3.2 Prinzipieller Ablauf einer Zug-Hoch-Schaltung

Gut wird die Schaltung eines Automatikgetriebes beurteilt, wenn sie vom Fahrer

nicht bemerkt oder zumindest nicht als stérend und unangenehm empfunden
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wird. Ob und wann eine Schaltung stattfindet, ob sie dabei stérend ist oder nicht,
soll hier nicht behandelt werden. Im Folgenden soll dargestellt werden, wie eine
Schaltung abléuft, wie sie sich auf das Fahrzeug auswirkt und damit auch vom
Fahrer im Ablauf wahrgenommen wird (siehe auch Haj-Fraj [15]). Eine Schaltung

hat zwei Phasen, die vom Fahrer wahrgenommen werden kénnen. Diese sind:

1. die Uberschneidungsphase und

2. die Uberhohungsphase, wihrend der die Drehzahléinderung stattfindet.

In Abbildung 3.1 sind die einzelnen Phasen mit dem zugehorigen Verlauf der
Drehzahlen, des Turbinenmomentes und des Abtriebsmoments einer Uberho-

hungsschaltung zu sehen ([11]).

n ,,,,,,,,,
Turb NAb |
Konstant- Uberschneidungsi . - Konstant-
phase 1 Phase : Uberhéhungsphase - phase 2
Mab

M Ab (Gang 1)

Mpp@ang2) | / \

MTurb

MTurb

MKab N

I Mkzu

Abbildung 3.1: idealer Verlauf der Drehzahlen nqy.;, und n 45, des Turbinenmo-
mentes My, und des Abtriebsmomentes M4, bei Standard-Ansteuerung

Die einzelnen Phasen haben folgende Bedeutung:



3.2. PRINZIPIELLER ABLAUF EINER ZUG-HOCH-SCHALTUNG 7

1. Konstantphase 1: Das gesamte Moment wird iiber die abzuschaltende
Kupplung iibertragen. Die zuschaltende Kupplung iibertrigt noch kein
Moment. Jedoch miissen in der Steuerung Mafnahmen eingeleitet werden,
so dass die zuschaltende Kupplung mit Beginn der nichsten Phase Mo-
ment iibertragen kann. In der Hydraulik wird vom Stationdrmodus in den
Schaltmodus fiir den entsprechenden Gangwechsel geschaltet, der Kolben

der zuschaltenden Kupplung wird mit Ol befiillt.

2. Uberschneidungsphase: Die hydraulische Steuerung und die beteilig-
ten Kupplungen sind auf die Schaltphase vorbereitet. Die zuschaltende
Kupplung wird jetzt angesteuert und beginnt, Moment zu iibertragen. Da
im Beispiel der Folgegang eine geringere Ubersetzung hat, wird das iiber
beide Kupplungen gemeinsam iibertragene Abtriebsmoment kleiner. Die
zuschaltende Kupplung hat immer noch maximale Differenzdrehzahl, die
abschaltende Kupplung hat noch Differenzdrehzahl 0. Von der abschal-
tenden Kupplung wird anteilig das Moment iibertragen, das noch nicht
iiber die zuschaltende Kupplung iibertragen wird. Parallel dazu wird durch
Absenken des Drucks in der abschaltenden Kupplung auch deren Ubertra-
gungsfihigkeit reduziert, so dass am Ende dieser Phase die Kupplung kein

Moment mehr iibertragen kann.

3. Uberhshungsphase: Die abschaltende Kupplung iibertriigt kein Moment
mehr und kann jetzt beginnen eine Differenzdrehzahl aufzubauen. Die zu-
schaltende Kupplung reduziert die Differenzdrehzahl, indem durch ein zu-
sitzliches Moment der Motor abgebremst wird und damit die Motordreh-
zahl reduziert wird. Dieses zusétzliche Moment der zuschaltenden Kupp-
lung wird als Uberhohungsmoment bezeichnet. Diese Phase ist zu Ende,
wenn die Differenzdrehzahl der zuschaltenden Kupplung 0 ist und die Kupp-
lung in den Haftzustand iibergeht.

4. Konstantphase 2: Der neue Gang ist geschaltet, die zugeschaltete Kupp-
lung iibertragt das gesamte Moment im haftenden Zustand. Die abge-
schaltete Kupplung hat jetzt maximale Differenzdrehzahl. In dieser Phase
erfolgt noch die Nachbereitung der Schaltung in der Hydraulik, indem die

Hydraulik z.B. wieder in den Stationdrzustand geschaltet wird.
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3.2.1 Ein einfaches Fahrzeugmodell

Das in Kapitel 2.2 aufgestellte Fahrzeugmodell ist fiir die hier angestellte Betrach-
tung zu detailliert. Deshalb wird fiir die Untersuchung von Ansteuerungsprin-
zipien bei Zug-Hoch-Schaltungen ein einfaches auf die Problematik angepasstes
Fahrzeugmodell aufgestellt und diskutiert. Ein besonderes Augenmerk gilt dabei
den Phasen 2 (Uberschneidung) und 3 (Uberhéhung), sowie dem Ubergang von
Phase 2 nach Phase 3. Das Fahrzeugmodell muss hinreichend genau den Uber-
gang darstellen konnen. Basis der Betrachtung sei ein Fahrzeugmodell mit drei
Massen und einer Elastizitit (Abbildung 3.2):

1

NTury = 7 (Man — Mgy — Mkgs) (3.1)
Turb
. 1. .
Nap = J—(thl +ioMgo — Maw (¢, An)) (3-2)
ab
¢ = An=na —npic (3.3)
9
_ i
NgAG = ;AG (Maw (¢, An) — Mwia(ngac)) (3.4)
Fzg

In der Gleichung ist npy,, die Turbinendrehzahl, My, das Antriebsmoment,
n4p die Abtriebsdrehzahl, Mg, und Mgs die Kupplungsmomente, ¢ die Ver-
windung des Triebstrangs, ng g die Drehzahl am Hinterachsgetriebe, welche ein
Mafs fiir die Fahrzeuggeschwindigkeit ist. Das Modell hat somit drei mechani-
sche Freiheitsgrade, die in diesem drehzahlorientierten Minimalmodell mit vier

numerischen Freiheitsgraden dargestellt werden. Das Antriebsmoment ist:
Man = Mpury — My (3.5)

mit dem Turbinenmoment My, und der Momentreduktion Mg des Motors.
Bei dem Modell wird die Ndherung gemacht, dass der Wandler im Kupplungsbe-
reich betrieben wird oder {iberbriickt ist. Dies bedeutet, dass fiir das Turbinen-
moment My, & My, gilt und sich damit auch die Momentenreduktion My, g
beim Motor direkt auf die Turbine auswirkt. Parameter der Gleichungen sind die

Tragheitsmomente Jrurp, Jap, Jr.g, sowie die Ubersetzungen ¢; und iy der beiden
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Génge. Das Gelenkwellenmoment ist im Modell:
Meaw (¢, An) = Cyp + DAn (3.6)

mit
An = Napy — NHAG (37)

und der Ersatz-Elastizitdtskonstanten C, sowie der Ersatz-Dampfungskonstanten
D des Triebstrangs. In diesem Modell wird der Triebstrang nur durch eine Ela-

stizitédt représentiert, damit ergibt sich auch nur eine Eigenfrequenz.

n Fzg

C .
THAG Mwid
JFzg

Abbildung 3.2: Fahrzeugmodell mit drei Massen und zwei Kupplungen

"Murb

An

ITurb
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Bezogen auf die einzelnen Phasen des Schaltvorgangs sind unterschiedliche Mo-
dellkonfigurationen zu betrachten. Wahrend der Phasen 1 und 2 haftet die Kupp-
lung K1 noch, die Drehmassen Jr,,; und J 4 sind damit miteinander verbunden.

Mathematisch wird dies durch folgende Zwangsbedingungen ausgedriickt:

Nryry = 11MAp (3.8)

NTury = 11M0Ab (3.9)

Diese Zwangsbedingungen fiithren auf das Zwangsmoment:

1

Mgz = 55— (JasMrurs + iv JrursMaw — (ivigJrurs + Jap) Mi2)
17 rurs + Jas
(3.10)
und die Differentialgleichung;:
. 1 . o
Nap = (i1 Mpury — Maw + (ie — 11) Mk2) . (3.11)

-2
21 JTurb + Jab

Die Zwangsbedingung reduziert die Zahl der Freiheitsgrade im Fahrzeugmodell

von vier auf drei. Turbine und Abtrieb sind nicht mehr unabhéngig voneinan-
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der. Die Turbinendrehzahl folgt dann aus Gleichung (3.9). In der Konstantpha-
se 1 ist das Kupplungsmoment Mg, = 0, das gesamte Moment wird iiber die
haftende Kupplung K1 iibertragen. Die Kupplung K1 iibertridgt das Moment
Mg 7. Ubertrfigt Kupplung K2 das Moment My in Phase 2, so wird das iiber
Kupplung K1 iibertragene Moment My k1 reduziert. Das von beiden Kupplun-
gen iibertragene Moment erhoht das an der Turbine wirkende Kupplungsmoment
My rury = Mg,z + Mio:

1 : Magw . I2
M = 5 | JasMrury + 3 Jrurp——— + i1 1-=)M .
Kz,Turb Z%JTurb . < AbVETyrb 1YTurb i 1 Turb( 'Ll) K2

(3.12)
Die Beschleunigung der Turbine wird somit geringer. Am Abtrieb reduziert sich

hingegen das Moment auf Mg, ap = i1 Mg1,7 + 19 Mg :

1

— .MW .QJWM —J M .
i%JTu,b+Jab( Ab(’ﬁl T b)+l1 TurbMaw Ab('ll 12) KQ)

(3.13)
Das Abtriebsmoment verhélt sich also gegenldufig zur Ansteuerung von Kupplung
K2, solange K1 haftet.

My a0 =

Der Ubergang von Phase 2 in Phase 3, und damit der Strukturwechsel, findet
statt, wenn das mit K1 iibertraghbare Moment M folgende Ungleichung erfiillt:

M1 < |Mk,z

. (3.14)

Die Kupplung K1 beginnt zu rutschen. In Phase 3, der Uberhéhungsphase, sind
alle Freiheitsgrade voneinander unabhingig. Weiter kann aus den Gleichungen
(3.10) und (3.14) das Uberschneidungsmoment von K2 beim Strukturwechsel

berechnet werden:

1
11t S rurs + Jab

(JAbMTurb + 'L?JTurbMGW — (i%JTurb + Jab)MKl)
(3.15)
Desweiteren erfolgt der Strukturwechsel stetig. Zum Zeitpunkt des Ubergangs

MK2,uebe'r =

ist die Beschleunigung des Abtriebs:

hAb,Phase? (MKQ,ueber) = thb,PhaseB (MK2,uebe'r) . (3 16)

Durch den Strukturwechsel selbst entstehen keine Momentenspriinge, die das



3.2. PRINZIPIELLER ABLAUF EINER ZUG-HOCH-SCHALTUNG 81

Fahrzeug zu Schwingungen anregen kénnten.

Im Gegensatz zur Uberschneidungsphase hat sich der Einfluss der Kupplungsmo-
mente in der Uberhdhungsphase verdndert. Mgo erhoht jetzt das Abtriebsmo-
ment und beschleunigt dabei den Abtrieb. Auf der Turbinenseite bremst My»
weiter die Turbine ab, so dass diese auf das neue Drehzahlniveau gebracht werden

kann.

3.2.2 Standard-Ablauf einer UberhShungsschaltung

Auf Basis des einfachen Fahrzeugmodells (Abbildung 3.2) soll der Ablauf ei-
ner Zug-Hoch-Schaltung mit der klassischen (siehe Abbildung 3.1), allein auf die
Turbine ausgerichteten, Vorgehensweise demonstriert werden. Nach Forster [11]
bestimmt sich das Moment der abschaltenden Kupplung K1 allein aus dem Tur-

binenmoment und dem Moment der zuschaltenden Kupplung K2:
MKI — MT’urb - MK2- (317)

Diese Gleichung folgt aus (3.10), wenn in (3.2) bis (3.4) und (3.6) die Grenz-
tibergidnge C' — oo und Jp,, — oo unter der Nebenbedingung Mgw = const.
betrachtet werden. Aus C' — oo folgt na, — ngae und Ny — Ngag, der gesamte
Triebstrang wird durch den Grenziibergang auf eine Masse reduziert:

Jr:
Tab,0s00 = Jap + 522 (3.18)

YHac

Die Basis der Uberhshungsschaltung nach Forster ist ein Zwei-Massen-Modell.
Aus dem Grenziibergang Jp,, — oo folgt Japc00 — 00 und damit Gleichung
(3.17).

Legt man Gleichung (3.17) der Uberschneidungsphase der Ansteuerung zugrunde,
wird aufgrund des kleinen Tréagheitsmomentes .J4, und der verzégerten Reaktion
des Gelenkwellenmomentes Mgy auf die Ansteuerung die Kupplung K1 losreifen.
Die Haftungsbedingung (3.14) ist nicht mehr erfiillt. Dieses Ereignis tritt vor dem

durch die Ansteuerung angestrebten Uberschneidungsende ein, der Triebstrang
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beginnt zu schwingen, angeregt durch die sich aufbauende Differenz der Momente:

AMA() = MGW - MAb- (319)

Der Strukturwechsel erfolgt stetig, damit ist auch AMy,(t) stetig. Abbildung
3.3 zeigt das vorzeitige Losreifen der abschaltenden Kupplung noch wahrend der
Uberschneidungsphase. Die Folge ist die Triebstrangschwingung wihrend der
restlichen Schaltung. Durch die Ansteuerung des UberhShungsmomentes nach

der Uberschneidung wird der Triebstrang zusitzlich angeregt.
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Abbildung 3.3:  Simulation der Standard-Ansteuerung mit elastischem

Triebstrang

In der Praxis ist die Situation nicht ganz so extrem, bei den unteren Géngen
aber dennoch kritisch. Dies liegt vor allem am dynamischen Verhalten der Ak-
torik und der Hydraulik. Deren ddmpfendes PT1-Verhalten bewirkt eine Ver-
schmierung der angesteuerten exakten Uberschneidung in Richtung einer positi-
ven Uberschneidung. Auch werden qualitativ kritische Schaltungen oftmals durch
Freildufe unterstiitzt, so dass das Losreiffen und damit das physikalische Uber-
schneidungsende sich leichter kontrollieren lassen. Der Freilauf stiitzt das in der
Ansteuerung (3.17) nicht beriicksichtigte zusitzliche Moment ab und verhindert

so ein vorzeitiges Losreifen. Der Freilauf trigt damit makgeblich zur Steigerung
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der Schaltqualitit bei.

Der mechanische und hydraulische Aufbau ist nur ein Baustein fiir die Schalt-
qualitdt. Als weiterer Baustein kommt bei elektronisch gesteuerten Getrieben
die Software hinzu. Wird mittels der Software der in Abbildung 3.1 dargestellte
Verlauf des Turbinenmomentes My, und der Turbinendrehzahl n,,, realisiert,
so sind die Parameter zur Modellierung des Momentenverlaufs in der Ansteue-
rung vorzugeben. Der Verlauf des Turbinenmomentes wird durch vier Grofen

charakterisiert.

1. Die Dauer der I"Jberschneidung tus. Der Verlauf der Momente Mgx; und
Mo ist durch den Algorithmus vorgegeben.

2. Das Uberh6hungsmoment )M, bezogen auf das an der Turbine angrei-
fende Moment. Damit ist das Moment an K2: Mgs = Mryrp + Myep. Da
K2 rutscht, ist das Moment durch den Kupplungsdruck von K2 bestimmt.
Zudem wird mit dem Moment M., auch die Beschleunigung des Fahrzeugs

wihrend der Schaltung bestimmt.
3. Die Dauer t,., der Rampe auf das Uberhéhungsmoment M.

4. Die Hohe des Motoreingriffs M),;. Zusammen mit dem Uberhéhungs-
moment M, ergibt sich insgesamt ein Verzogerungsmoment bezogen auf
die Turbine

Mve'rz — ueb T MMEa (320)

welches ein Mals fiir den Verlauf von nqy,, ist und damit auch fiir die Ge-

samtschaltzeit.

Die Parameter t,5, Myep, tuer und My g sind typischerweise Kennlinien oder Kenn-
felder. Damit wird eine Abhingigkeit vom aktuellen Getriebe- und Fahrzustand
realisiert, um in moglichst allen Situationen qualitativ optimale Schaltungen dar-
stellen zu konnen. Die Aufgabe der Getriebeabstimmung besteht nun darin, die
Kennfelder im Rahmen der technischen und physikalischen Randbedingungen so

zu bestimmen, dass die Schaltungen in allen Situationen qualitativ optimal sind.

Neben den dargestellten Parametern, die die Dynamik des Getriebes in der

Schaltphase beeinflussen, gibt es noch zusétzlich Parameter, die keinen unmittel-
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baren Einfluss haben. Dazu zdhlen vor allem Parameter, die die Vorgéinge in der

Hydraulik zu Beginn der Schaltung beschreiben.

3.3 Optimierung mittels Parametervariation

Im vorherigen Kapitel wurden die Parameter zur Optimierung der Schaltung auf
Basis des Steuerungsalgorithmus umrissen. Es sollen nun Optimierungsmdoglich-
keiten in Betracht gezogen, beleuchtet und in Beziehung gesetzt werden. Neben
der reinen Parameter- und Kennfeldoptimierung in der Software werden auch

Optimierungsmafnahmen in der Hydraulik diskutiert.

Optimierungsmafsnahmen in der Hydraulik kénnen jedoch, wenn sie das dynami-
sche Verhalten der Hydraulik mafgeblich beeinflussen, Anpassungen in Software
und Parametern nach sich ziehen. Durch gezielte Variation dynamikbestimmen-
der Hydraulikparameter und einer Anpassung der Softwareparameter wird ein
iterativer Algorithmus zur globalen Optimierung von Hydraulik und Ansteue-
rung diskutiert. (Zur Optimierung siehe auch Bork [4] und Gebert [12].)

Um eine Optimierung der Schaltung erfolgreich durchfiihren zu kénnen, bedarf
es noch der Beschreibung von Optimierungskriterien und -zielen. Es muss dabei
der Ubergang von weichen und unscharfen sprachlichen Beurteilungen zu harten
mathematischen Formulierungen bewerkstelligt werden. Gebert [12] stellt ein
Verfahren zur automatisierten Optimierung von Steuerungsparametern vor. Im

Kern besteht das Optimierungsverfahren aus drei Komponenten:

1. Auf Basis der gemessenen Léngsbeschleunigung a(t) und des Rucks a(t)
wird ein Bewertungskriterium ermittelt und damit ein objektives Maf fiir
den Schaltkomfort dargestellt.

2. Mittels einer Sensitivitdtsanalyse wird der Einfluss von Parametern der
Steuerung auf das Bewertungskriterium analysiert. Die relevanten Para-
meter werden mit einer Bewertung ihres Beitrages zum Schaltkomfort ex-

trahiert.

3. Mit einem Optimierungsansatz auf Basis der quadratischen Optimierung

erfolgt die Bestimmung der zu variierenden Parameter. Damit verbunden
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ist ein Ansatz statistischer Versuchsplanung, um effektive Fahrversuche zur

Ermittlung der optimalen Parameter durchzufiihren.

Bei diesem Verfahren wird ein Zusammenhang zwischen Komfort-Bewertung und
Parametern auf algorithmischer Basis hergestellt. Wesentlich dabei ist, dass die
Schaltung als Ganzes betrachtet wird und keine individuelle Bewertung einzelner
Steuerungsphasen mit einem speziell angepassten Bewertungskriterium durchge-
fiihrt wird.

3.3.1 Optimierungsziele und Malie fiir die Schaltqualitit

Neben der Optimierung bzgl. Schaltkomfort mit Beschleunigung und Ruck k&n-
nen weitere Optimierungskriterien und -ziele betrachtet werden. Bei jedem Schalt-

vorgang entsteht in dem rutschenden Schaltelement Warme:
tschalt
Wschalt = / Mzu(t) ' An(t)dt (321)
0

Die bei einer Schaltung entstehende Wirme darf eine obere Grenze, die durch
die mechanische Kupplungsauslegung vorgegeben ist, nicht iiberschreiten. In
der Regel ist die Optimierung der Schaltung nach dem Kriterium (3.21) in der
Grundauslegung einer Schaltung zu beriicksichtigen. Als weiteres Kriterium kann
insbesondere bei Zug-Hoch-Schaltungen die Schaltzeit betrachtet werden. Dabei
ist nicht die absolute Schaltdauer von Interesse, sondern es sollen die Schaltzeiten
bei allen Motormomenten und Drehzahlen in etwa gleich sein, die Schaltzeit soll

also in einem optimalen vorgegeben Intervall liegen:

tschalt € [tmzn ; tmam] . (322)

Die Kriterien (3.21) und (3.22) betrachten die gesamte Schaltung, analog zum

Optimierungskriterium von Gebert [12] .

Es soll alternativ ein Ansatz diskutiert werden, bei dem einzelne Phasen und
Phaseniibergéinge bei der Ansteuerung individuell optimiert werden. Bei einem
elastischen Triebstrang ist das Gelenkwellenmoment Mgy nicht mit dem Mo-

ment My, = 13 Mg + 19 Mo der Kupplungen bezogen auf den Abtrieb identisch,
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jedoch folgt Mgy in der Regel dem Verlauf von My,. Als Kriterium kann das

Folgeverhalten von Mgy betrachtet werden:

My — Mow \>
qM:/<u> dt. (3.23)
MGW

Die Skalierung von ¢y mit Mgy (auch My, ist denkbar, da beide Momente die-
selbe Grofenordnung haben) macht das Kriterium unabhéingig vom Lastzustand

des Triebstrangs.

Im Fahrzeug sind gemessene Momente normalerweise nicht verfiighar. Beschleu-
nigungen und die damit zusammenhangenden Momente konnen dann nur durch
das Ableiten von Drehzahlen ermittelt werden. Dies ist jedoch aufgrund der
begrenzten Genauigkeit der zur Verfiigung stehenden Drehzahl nicht mit hin-
reichender Prizision moglich (Gebert [12]). Es kann daher nur der Verlauf der
Drehzahlen betrachtet werden. Zur Bewertung von Triebstrangschwingungen ist

folgendes Kriterium geeignet:

. 2
Qe = / (”‘”’ ZHAG”’““) dt. (3.24)

LHAGT Rad

Zur Skalierung gelten sinngeméf die Ausfithrungen zu Kriterium (3.23).

Die Kriterien (3.23) und (3.24) sind geeignet, eine einzelne Schaltung in ihrem
konkreten Verlauf zu beurteilen. Insbesondere kénnen sie angewandt werden, um
einzelne Phasen der Ansteuerung direkt zu optimieren, indem die Kriterien in
den einzelnen Phasen minimiert werden. Die Identifikation der zur Optimierung

relevanten Parameter gestaltet sich damit ebenfalls einfacher.

3.3.2 Optimierung in der Hydraulik

Fiir eine Optimierung der Ansteuerung bildet eine an die Anforderungen abge-
stimmte Hydraulik die Grundlage. Die dazu méglichen Optimierungsmafnahmen

lassen sich grob in zwei Kategorien einteilen. Dies sind:

1. Mafnahmen, die die Genauigkeit, Fehlertoleranz und Stabilitit des ange-

steuerten Drucks betreffen
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2. Mafsnahmen, die die Dynamik, sowie das Temperaturverhalten der Hydrau-
lik betreffen.

In der Regel konnen nicht alle Anforderungen gleichzeitig erfiillt werden, so dass
ein Kompromiss in der Auslegung der Hydraulik gefunden werden muss. Ansatz-
punkte fiir die Optimierung der Hydraulik sind die Variation der Blendendurch-

messer sowie die Modifikation der Schiebergeometrie.

Wie in Kapitel 2.3.3 dargestellt wurde, kann das dynamische Druckfolgeverhalten
einer Kupplung allein durch Variation eines mafigeblichen Blendendurchmessers
in weiten Grenzen verdndert werden. Fiir eine moglichst direkte Anbindung des
Kupplungsdrucks an den Steuerdruck sollten die Blenden ausreichend grof di-
mensioniert werden. Grofte Blenden und damit verbundene grofe Volumenstro-
me lassen die Leitungswiderstinde und damit auch die Olviskositit stirker ins
Gewicht fallen. Unmittelbar damit verbunden ist eine deutlich stérkere Tempe-
raturabhingigkeit der Hydraulik. Da die Olviskositiit nichtlinear von der Tempe-
ratur abhéngig ist, sind die Leitungswiderstinde von der Temperatur abhéingig.
Die Blende hingegen zeigt im Vergleich mit den Leitungswiderstéinden fast keine

Temperaturabhingigkeit.

Neben dem Temperaturverhalten kénnen sich auch grofse Volumenstrome negativ
auf die Genauigkeit und die Stabilitit der Driicke in der gesamten Hydraulik und

insbesondere im aktiven Teilsystem auswirken.

Die Optimierungsmoglichkeiten an den Schiebern sind noch vielfiltiger. Fiir die
Fehlertoleranz ist der Verstarkungsfaktor des Schiebers ausschlaggebend. Eine
hohe Verstirkung fiihrt zwangsldufig auch zu einer erhohten Empfindlichkeit der
Ansteuerung. Bei hoher Verstarkung muss daher die Ansteuerung der Regelschie-
ber mit moglichst hoher Giite und Genauigkeit erfolgen. Weitere Optimierungs-
moglichkeiten bieten die Durchflusskennlinien. Es handelt sich dabei um variable
Blenden, so dass das dynamische Verhalten der Hydraulik auch mit ihrer Hilfe

beeinflusst werden kann.

Fazit: Alle in den obigen Abschnitten diskutierten Optimierungsmoglichkeiten
und deren Wirkungen miissen in angemessenem Rahmen in den Ansteuerungsal-
gorithmen beriicksichtigt werden. Modifikationen in der Hydraulik ziehen Modi-

fikationen in der Software und deren Parametrierung nach sich.
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3.3.3 Optimierung der Steuerungsparameter

Im obigen Kapitel wurden Moglichkeiten der Hydraulik und Abhéngigkeiten zur
Systemoptimierung betrachtet. Fiir die Standard-Ansteuerung (siehe Kapitel
3.2.2) stehen auf Momenten-Ebene die Parameter t,s, Myep, tues und My p zur
Verfiigung. Diese Grofsen sind typischerweise vom Betriebspunkt abhéngig. Um
diese Abhéngigkeit abbilden zu kénnen sind die Grofsen in Kennlinien und Kenn-

feldern abgelegt.

Bei den Rampen und damit der dynamischen Ansteuerung der Kupplungen gibt
es Abhéngigkeiten von der Dynamik der Hydraulik. Es sind nicht beliebig kurze
Zeiten moglich, sondern abhingig vom Zieldruck und Arbeitspunkt ist eine mini-
male Rampenzeit notwendig, um das gewiinschte Folgeverhalten der Kupplungen
zu erreichen. Damit gibt es einen sinnvollen Bereich, auf den die Rampenzeiten

zur Optimierung beschrinkt werden konnen.

Mit Hilfe eines oder mehrerer Optimierungskriterien kann ein Optimierungspro-
blem fiir die Standard-Ansteuerung formuliert werden. In der Literatur sind
einige Arbeiten zu finden, die sich der Optimierung von Ansteuerungsparame-
tern bei gegebenem Algorithmus widmen (Gebert [12] und Bork [4]). In [4] wird
eine Methode zur Optimierung der Schaltqualitit mit zwei Optimierungskriteri-
en und unter Beriicksichtigung von Randbedingungen vorgestellt. Kernpunkt ist
eine Giitefunktion, in der die einzelnen Kriterien G; und G5 pareto-optimal in

ein gesamtes Giitekriterium G eingehen, also:
G = lel —+ w2G2 (325)

mit
2
d wi=1. (3.26)
=1

Mittels nichtlinearer Optimierung wird die Giitefunktion (3.25) minimiert. Ein

in den Grundziigen vergleichbarer Ansatz wird von Gebert [12| vorgestellt.

Dieser Weg soll nicht weiter verfolgt werden, da die Optimierung nur in den Gren-
zen des Standard-Algorithmus von Forster stattfindet. Die speziellen Eigenheiten
eines elastischen Triebstrangs und des Strukturwechsels sind dabei nur indirekt

im Optimierungsergebnis beriicksichtigt. Im Folgenden sollen Ansdtze zur An-
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steuerung betrachtet werden, die speziell einen elastischen Triebstrang und den

Strukturwechsel in der Ansteuerung und der Optimierung beriicksichtigen.

3.3.4 Globale Optimierung von Hydraulik und Steuerung

Nimmt man zu den optimierbaren Parametern auch Hydraulik-Parameter hin-
zu, kann man von globaler Optimierung sprechen. Unter dem Blickwinkel von

Schaltqualitit und Ansteuerung kann die Hydraulik angepasst werden.

Wesentlich fiir den Schaltungsablauf ist das Dynamikverhalten der Hydraulik.
Die Blendendurchmesser sind die fiir die Optimierung zur Verfiigung stehenden
Parameter. Der Blende ist durch die Konstruktion ein Variationsintervall vorge-
geben:

0 < Dpiende < Dreitung- (3.27)

Wenn der Blendendurchmesser Dpgjenge die Grofenordnung des Leitungsdurch-
messers Dyeiwng erreicht, verliert die Blende ihren Einfluss als dominierender
und praktisch von der Temperatur unabhéngiger Widerstand. Es werden Wider-
stinde dominant, die abhéngig sind von der Leitungsgeometrie, der Temperatur

und der Strémung.

Aufgrund der Komplexitit der Optimierungsaufgabe bietet sich ein iterativer

Ansatz an:

1. Bestimmung der Blendendurchmesser,
2. Optimierung der Ansteuerung fiir diese Blende,
3. Variation der Blenden und wiederholen der Optimierung.
Wird dieses Verfahren simulativ angewendet, konnen damit optimale Blenden-

durchmesser und damit die geforderte Dynamik der Hydraulik spezifiziert werden.

Auch wird der Einfluss der Hydraulik auf die Schaltqualitit transparent.
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Kapitel 4

Schaltungsablauf mit
Abtriebsdrehmoment

4.1 Steuerungskonzept mit Abtriebsdrehmoment

Die Standard-Ansteuerung, die in Kapitel 3.2.2 beschrieben wurde, weist prin-
zipielle Defizite bei einem elastischen Triebstrang mit kleinen Tragheitsmassen
auf. Es wird ausschlieklich die Antriebsseite des Getriebes betrachtet. Bei einem
elastischen Triebstrang spielt jedoch das iiber die Gelenkwelle wirkende Moment
eine wesentliche Rolle. Der Verlauf dieses Momentes und damit auch der Fahr-
zeugbeschleunigung bzw. des Rucks ist jedoch entscheidend fiir den Fahrkomfort
und die Schaltqualitidt. Dies gilt besonders fiir weiche und schwach gedampfte
Triebstrange. Ziel der neuen Ansteuerung soll daher sein, das Abtriebsmoment
zu beriicksichtigen und es derart zu modellieren, dass der Strukturwechsel zum
erwarteten Zeitpunkt stattfindet und die Schwingungsneigung minimiert wird.
Zudem sollen die fiir die Grundauslegung einer Schaltung relevanten Kriterien
wie die wiahrend der Schaltung dissipierte Energie und Schaltzeit direkt ange-
wendet werden konnen. Dies erfolgt durch die Beriicksichtigung des Abtriebs-

drehmomentes in der Ansteuerung.

Idealerweise folgt das Moment der Gelenkwelle Mgy, direkt dem durch die Kupp-
lungsansteuerung vorgegebenen Abtriebsmoment. Damit ist auch die Momenten-
differenz zum Zeitpunkt des Strukturwechsels méglichst klein, so dass nur eine

minimale Anregung des Triebstrangs erfolgt. Nach dem Strukturwechsel wird
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das Moment Mgy so modelliert, dass das Niveau des Zielgangs eingestellt wird.
Wenn dabei die Ansteuerung kompatibel zur Eigendynamik des Triebstrangs ist,
wird eine Anregung vermieden. Dies bedeutet damit eine Reduktion des Ab-

triebsmomentes durch die Kupplungsansteuerung in der Uberhéhungsphase.

In den folgenden zwei Abschnitten wird eine mogliche Realisierung der Ansteue-

rung fiir die Uberschneidungs- und Uberhshungsphase vorgestellt.

4.1.1 Uberschneidung

Nach Forster [11] ist es ideal, die Uberschneidungsphase mit beiden Kupplungen
so zu steuern, dass die sich ergebende Charakteristik der eines Freilaufs entspricht.
Bei einem elastischen Triebstrang ist dies nicht mit Formel (3.17) méglich. Das
vorzeitige Losreifsen der haftenden Kupplung folgt aus der zu niedrigen Ansteue-
rung der abschaltenden Kupplung K1. Ziel ist es somit, die Uberschneidungs-
phase mit beiden Kupplungen so zu steuern, dass sich die Charakteristik eines
Freilaufs ergibt. Aufgrund des zusitzlich wirksamen Momentes Mgy der Ge-
lenkwelle ist ein hheres Moment an der abschaltenden Kupplung K1 notwendig.
Das mindestens anzusteuernde Moment wird iiber die Zwangsbedingung (3.10)

berechnet.

Nimmt man fiir die ideale Uberschneidung die Charakteristik eines Freilaufs, so ist
die Uberschneidung unter Beriicksichtigung des Momentes Mgy der Gelenkwelle

neu zu definieren iiber die Bedingung:
Mz g1 =0. (4.1)

Aus der Zwangsbedingung ergibt sich, dass das Moment der zuschaltenden Kupp-
lung K2 am Ende der Uberschneidung groRer ist als nach der Definition der
Uberschneidung in (3.17). Es gilt also:

Mgs > Mpuyry. (4.2)

Der Strukturwechsel findet mit einem Moment an der zuschaltenden Kupplung
statt, welches die Drehzahlreduktion unmittelbar einleitet. Die Differenz der Mo-

mente kann daher im Sinne des Uberhthungsmomentes der Standard-Ansteuerung
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interpretiert werden:
Mueb — MK2 - MTurb- (43)

Betrachtet man den Abtrieb und die Gelenkwelle wihrend der Uberschneidung,
so ist:
i1 Mryry > iaMko 2 io Mryro. (4.4)

Das Moment am Abtrieb hat somit nicht das Niveau des Folgegangs erreicht, son-
dern liegt hoher. Der wesentliche Unterschied zur Standard-Ansteuerung besteht
darin, dass mit dem Ende der Uberschneidung ein Moment auf Antriebsseite er-
reicht wird, das dem Uberhéhungsmoment der Standard-Ansteuerung entspricht.
Dieser Effekt folgt aus der Elastizitit des Triebstrangs.

4.1.1.1 Idealzustand am Ende der Uberschneidung

Interpretiert man die Gleichungen (4.3) und (4.4) im Zusammenhang mit der Dy-
namik des Gelenkwellenmomentes, so lassen sich folgende Bedingungen fiir ein
ideales Uberschneidungsende und damit einen idealen Strukturwechsel formulie-

ren:

e Die Uberschneidungsphase ist beendet, wenn Bedingung (4.1) erfiillt ist.

e Das Uberschussmoment der Kupplung K2 am Ende der Uberschneidungs-
phase sollte das gewiinschte Uberhohungsmoment My, = Mgo — Mpur
sein. Das Uberhohungsmoment liegt unter Beriicksichtigung von (4.4) im
Intervall: S

Myer € [0, A MTu*rb:| (4.5)

12

e Am Abtrieb sollte fiir die Momentendifferenz moglichst 1o Mo — Mgy =~ 0

gelten, um die Anregung des Triebstrangs klein zu halten.

Zur einfacheren Realisierbarkeit sei der Verlauf von My, wihrend der Uberschnei-
dung eine Rampe auf das Zielmoment Mgo(t,s) = Mpyrp+ Myep. Dabei ist ¢, die
Gesamtdauer der Rampe und damit der Uberschneidungsphase. Die Zeit t,, ist
dann so zu bestimmen, dass die Bedingungen fiir das Ende der Uberschneidung

erfiillt werden.
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4.1.1.2 Bestimmung des Momentes der abschaltenden Kupplung wih-

rend der Uberschneidung

Getriebe, Gelenkwelle und Fahrzeug kénnen als linearer Zwei-Massen-Schwinger
betrachtet werden. Die Schwingung ist dabei der Bewegung eines Fahrzeuges mit
starr angenommenem Triebstrang iiberlagert. Ausgangspunkt fiir die Uberlegun-
gen ist das Gleichungssystem (3.1) bis (3.4) mit der Nebenbedingung, dass Kupp-
lung K1 haftet. Es sind damit nur noch die Gleichungen fiir 745, ¢ und ngaq
relevant, jedoch ist statt .J,;, die Gesamttriigheit des 1. Ganges Jg; = Jup+12 J7urs
einzusetzen. Um die schwingungsfreie Fahrzeugbewegung von der Schwingung zu

separieren, wird fiir die Zustandsvariablen der Ansatz

Nab = Nab,r +ngac, ¥ = o+ @r (46)

in das Gleichungssystem eingesetzt, wobei nyac und ¢y die schwingungsfreie
Langsbewegung, ng, , und ¢, die Triebstrangschwingung abbilden. Fiir die schwin-

gungsfreie Langsbewegung folgt:

it Mryyry — Ja1nmac
Po = C .

(4.7)

Die Relativbewegung ¢, der Getriebedrehmassen gegeniiber dem Fahrzeug wird
beschrieben durch die Schwingungsgleichung;:
C g — 11

. D .
¢+ —p =
Prot gt =

M (t). (4.8)

Fiir diese Gleichung kann eine allgemeine Losung mit Hilfe der Green’schen Funk-

tion angegeben werden:

b Mgo(t
O = / L()e’”(t’ﬂ sin(w(t — 7))dr (4.9)
o Jai
mit den Konstanten xk = % und w = JL — K2,
G1 G1

Fiir eine lineare Ansteuerung mit

0,t<0
M (1) :{ e (4.10)
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und der Niaherung D =~ 0 ergibt sich:

(i — il)a(t _ sinwpt

o (t) = c ). (4.11)

Wo

Das geschétzte Abtriebsdrehmoment ist dann insgesamt:
Maw = C - (o + @), (4.12)

wobei ¢ nach Gleichung (4.7) und ¢, nach Gleichung (4.11) berechnet werden.
Mit dem geschitzten Moment Megw kann das zu iibertragende Moment von K1

wihrend der Uberschneidung nach Gleichung (3.10) berechnet werden.

4.1.2 Uberhohung

Die Uberhshungsphase ist durch die Uberschneidung vorbereitet. In dieser Phase
ist die zur Einhaltung der Schaltzeit notwendige Verzdgerung des Motors zu rea-
lisieren und gleichzeitig das Abtriebsmoment auf das Zielniveau des Folgegangs
zu modellieren. Um auch hier die Anregung des Triebstrangs moglichst klein
zu halten, sollte das Abtriebsmoment mit einem mdoglichst glatten Verlauf auf
das Zielniveau gesteuert werden. Dies kann nur durch eine geeignete Ansteue-
rung der Kupplung K2 erfolgen. Da das Zielniveau kleiner als das Moment am
Ende der Uberschneidung ist, muss das Moment der Kupplung K2 wihrend der
Uberhshungsphase abgesenkt und an das aktuelle Turbinenmoment herangefiihrt

werden. Realisiert werden kann dies durch eine PT1-Ansteuerung:
MK? - Iuebe'rh(MTurb - MKQ) (413)

Das Uberhshungsmoment sei als konstant angenommen, um eine konstante Ver-
zogerungsrate des Motors zu erreichen. Mit dem Faktor [,.pe,, kann eine zum
Triebstrang kompatible Reduktion des Abtriebsdrehmomentes erreicht werden.
Aufgrund der Reduktion des Kupplungsmomentes M, ist die Reduktion des

Motormomentes dynamisch zu bestimmen:

Mg ayn = My + Myey — Mo, (4.14)
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wobei My g ayn > 0 ist. Die Momentenreduktion iiber die Motorelektronik wird
also anhand des Verlaufs von Mg, angepasst. Es ist durchaus denkbar, dass die
fiir die Schaltung benotigte Gesamtverzogerung aufgrund der Bedingung (4.5)
nicht allein iiber das Uberhéhungsmoment M,y realisiert werden kann, sondern
ein Teil der Verzogerung von vorn herein iiber die Momentenreduktion M)y, p des
Motors realisiert wird. Aus dem gesamten Verzogerungsmoment der Schaltung

M e, ergibt sich dann ein statischer Anteil fiir den Motoreingriff:
MME,stat — M'uerz - Mueb- (415)
Das Gesamtmoment fiir den Motoreingriff ist dann:

Myig.ges = Muyg,stat + Myp,dyn- (4.16)

4.1.3 Optimierung und Ergebnisse

Der in den vorigen Kapiteln dargestellte Algorithmus hat als freie Parameter das
Uberhéhungsmoment M ep, die Uberschneidungszeit tus und den Faktor I, cpe,p fiir
die Uberhohungsphase. Fiir einen schwingungsfreien Schaltungsablauf sind die
Parameter so aufeinander abzustimmen, dass die Bedingungen fiir die einzelnen
Phasen und fiir den Strukturwechsel optimal erfiillt werden (siehe dazu auch
Abbildungen 4.1 und 4.2).

Im Gegensatz zu Gebert [12| und Bork [4] wird nicht der Gesamtablauf der Schal-
tung optimiert, sondern es werden explizit die einzelnen Phasen einer separaten
Optimierung unterzogen. Damit wird die Zahl der zu variierenden freien Para-

meter je Optimierung reduziert.

Im betrachteten Beispiel werden die Uberschneidungszeit t,s und der Faktor
Lyepern, in Abhéngigkeit von M., optimiert. Das Uberhéhungsmoment M, und

das Antriebsmoment Mr,,, beschreiben hier den Arbeitspunkt.

Fiir die Uberschneidungsphase wird das Giitekriterium (3.23) angewendet. Die
Integration erfolgt dabei iiber das Zeitintervall [0, ,s + dt], wobei fiir die Zeit
6t > 0 der Momentenverlauf am Anfang der Uberhéhungsphase betrachtet wird.

Damit wird der Momentenverlauf am Abtrieb sowohl wihrend der Uberschnei-
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dung, als auch iiber den angestrebten Strukturwechsel hinweg in die Optimierung

einbezogen.

Fiir die Uberhéhungsphase wird das Giitekriterium (3.24) angewendet. Damit
wird die Schwingung wihrend der Uberhéhung beurteilt. Variiert wird der Fak-
tor Iyepern, der den Verlauf des Abtriebsdrehmomentes charakterisiert. Ziel der
Optimierung ist dabei, den Verlauf des Momentes so darzustellen, dass ein glatter
Ubergang zwischen den einzelnen Phasen stattfindet und der Triebstrang durch
die Ansteuerung nicht angeregt wird. Das Abtriebsdrehmoment soll vor dem
Ende der Uberhshungsphase das Niveau des Folgegangs erreicht haben. Diese
Bedingung wird nicht direkt optimiert, sondern ist indirekt in der Festlegung von
M,., enthalten.

Zur Aufklarung und Darstellung des gesamten Zusammenhangs wird ein Intervall
des Uberhshungsmomentes und der Uberschneidungszeit bzw. des Faktors Iyepern
betrachtet und jeweils dquidistant aufgeteilt. Fiir jedes Wertepaar {Myep, tus}
wird die Uberschneidungsphase bewertet. Die Uberschneidung ist optimal, wenn
gilt:

qnr (Myep, tys) = min (4.17)

Fiir jedes Uberh6hungsmoment M,., kann so die optimale Uberschneidungszeit

Tus,opt Destimmt werden:

QM(Mueba tus,opt) = min QM(Mueba tus) (418)

Mit Kenntnis der optimalen Uberschneidungszeit kann der fiir die Schaltung op-
timale Faktor Iepern, ermittelt werden. Dazu wird das Wertepaar { Myep, Tyepern
betrachtet. Die Uberschneidungszeit der Schaltung wird iiber (4.18) bestimmt.

Analog kann der optimale Faktor bestimmt werden mit:

QSchw(Mueb: Iueberh,opt) = min QSchw(Mueba Iueberh)- (419)

In Abbildung 4.3 ist der Zusammenhang fiir die Uberschneidungszeit bei zwei Mo-
tormomenten und unterschiedlichen Schaltdrehzahlen dargestellt. Alle Kombina-
tionen des Uberhéhungsmomentes M, und der Uberschneidungszeit t.s Mit vor-
gegebenem Motormoment My;,; und vorgegebener Schaltdrehzahl ngy,0 = Ngehai

sind mit der Giitefunktion (3.23) ausgewertet und als In(gy,) visualisiert. Die op-
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timalen Zeiten ¢, bei jedem Uberhéhungsmoment M, sind durch eine schwarze
Linie im Diagramm hervorgehoben. Vergleicht man die Einzeldiagramme ver-
schiedener Motormomente und Schaltdrehzahlen untereinander, so kann eine Ab-
hingigkeit des Optimums vom Antriebsmoment Mr,,, und dem Uberhéhungs—
moment M, festgestellt werden. Es besteht keine Abhingigkeit von der Schalt-
drehzahl.

Fiir den Faktor I,epern gilt dasselbe, siehe Abbildung 4.4. Hier sind alle Kombi-
nationen von M,e, und Iepern, mit der Giitefunktion (3.24) ausgewertet und als
In(gsena;) dargestellt. Die optimalen Uberhdhungsparameter Iepe,s sind wieder
mit einer schwarzen Linie verbunden. Auch hier ist eine Abhéngigkeit von My,
und M,., gegeben, die Schaltdrehzahl spielt keine Rolle.

Der Verlauf des Optimums ist in den Diagrammen nicht glatt. Dies ist ein rein
numerischer Effekt, der aus dem Einschwingverhalten des sehr schwach geddmpf-

ten Modelltriebstrangs resultiert.

Die optimale Uberschneidungszeit zeigt eine niherungsweise lineare Abhingig-
keit vom Uberhéhungsmoment, wobei die Steigung der Geraden vom Antriebs-
moment abhingt. Auch der optimale Uberhéhungsfaktor kann als Gerade ange-
nidhert werden und zeigt ebenfalls eine Abhingigkeit vom Antriebsmoment. In
einer konkreten Realisierung dieses Ansteuerungskonzeptes miissten also diese

Abhéngigkeiten beriicksichtigt werden.

4.2 Regelungskonzept mit Abtriebsdrehmoment

Wie im vorhergehenden Kapitel schon angedeutet, kann das Problem der Schal-
tung in zwei Teilprobleme separiert werden. Dies ist erstens die Momentenein-
stellung und zweitens die Drehzahlanderung. Fiir jedes dieser Teilprobleme kann
ein separater Regler eingesetzt werden, so dass insgesamt eine Kaskadenregelung

realisiert wird.

Der Regler fiir das Abtriebsdrehmoment stellt dabei den inneren Regelkreis der
Kaskadenregelung dar. Er soll das Drehmoment am Abtrieb nach Vorgabe der
Fiithrungsgrofe schnell und ruckfrei einstellen. In diesem Regler ist die Struktur-
anderung des Triebstrangs zu beriicksichtigen. Es ist zu unterscheiden, ob eine

Kupplung haftet oder ob beide Kupplungen gleiten. Der Strukturwechsel findet
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optimalerweise mit dem Ende der Uberschneidungsphase statt. Dabei #indert sich
die Bedeutung der zuschaltenden Kupplung. Wihrend der Uberschneidungspha-
se wird iiber das zusétzliche Moment der zuschaltenden Kupplung das Moment
bei Hochschaltungen auf das Folgegangniveau abgesenkt. Wihrend der Uber-
héhungsphase bestimmt die zuschaltende Kupplung ausschlieflich das Abtriebs-
drehmoment, wobei eine Erh6hung des Kupplungsmomentes eine Erhéhung des
Abtriebsmomentes bewirkt. Die Struktur des Getriebes wiahrend der Schaltung

ist in der Reglerstruktur zu beriicksichtigen.

Als iibergeordneter Regler in der Kaskadenregelung arbeitet der Drehzahlreg-
ler. Dieser Regler soll die bei einem Schaltvorgang auftretende Drehzahldifferenz
abbauen. Die Ausgabe ist dabei ein Moment, welches den Motor in eine entspre-
chende Richtung bewegen soll. Dieses Moment ist dabei die Fiihrungsgrofe fiir
den Momentenregler. Bei diesem Regler ist keine Beriicksichtigung der System-
struktur notwendig, da die Regelung erst nach dem Strukturwechsel aktiv werden

kann.

Die Regler werden durch die iiberlagerte Steuersoftware aktiviert. Dies geschieht

in zwei Phasen:

1. Einstellen des Abtriebsdrehmomentes als Zielmoment nach der Uberschnei-

dungsphase.

2. Nach dem Strukturwechsel wird die Drehzahlregelung aktiv. Das Moment
der Drehzahlregelung wird dem Uberschneidungsmoment iiberlagert. Der

Drehmomentenregler muss die neue Systemstruktur beriicksichtigen.

Fiir den Praxiseinsatz soll ein einfaches und flexibles Reglersystem dargestellt
werden. Die Moglichkeiten und Grenzen einfacher Regler und derer Kombina-
tion werden unter dem Blickpunkt der automobilen Praxis betrachtet. Die ver-
fiigharen Ressourcen bei Rechenleistung und Speicher begrenzen die einsetzbaren
Regler drastisch. Desweiteren miissen die Regler eine einfache und effektive Feh-
lersuche ermoglichen, d.h. die Zusammenhédnge zwischen Reglerverhalten und
Regelabweichung miissen klar und direkt erkennbar sein. Auch der Einfluss der
Reglerparameter auf das Systemverhalten muss in gewissem Sinn intuitiv und

allgemeinverstiandlich sein.
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4.2.1 Regelung des Drehmoments

Die Basis der Regelung ist ein Drehmomentsignal, das mit ausreichender Dyna-
mik und Genauigkeit zur Verfiigung steht. Dies kann einerseits ein Sensorsignal

sein, andererseits eine Ausgangsgrofse aus einem Beobachter.

4.2.1.1 Geregelte Uberschneidung

Die Grundgedanken der Steuerung (Kapitel 4.1) sind direkt auf die Regelung
des Momentes iibertragbar. Mittels eines Reglers wird das Moment Mgo(t) der
Kupplung K2 wihrend der Uberschneidungsphase bestimmt. Das Ende der Uber-
schneidung wird wiederum durch Bedingung (4.1) beschrieben. Die Grofe My k1
kann jedoch auch unter einem anderen Aspekt gesehen werden, ndmlich als Regel-
abweichung fiir die Uberschneidungsphase. Das Ende der Uberschneidung sollte
mit Sicherheit erreicht werden. Der einfachste Ansatz, mit dem Bedingung (4.1)

erfiillt werden kann, ist ein I-Regler:

MKQ(t) == Ius /t MZ’Kl(T)dT. (420)

Dieser Reglertyp hat keine permanente Regelabweichung, womit ein Erreichen des
Uberschneidungsendes gewihrleistet ist. Mit I,,, wird das dynamische Verhalten
des Reglers und damit die Uberschneidungszeit beeinflusst. Fiir den Reglerpara-

meter kann a priori die Bedingung
I, >0 (4.21)

angegeben werden. Im Sinne der Uberschneidung bedeutet diese Bedingung, dass
der Regler ein Moment an der Kupplung K2 aufbauen muss, um das Uberschnei-

dungsende und damit die Regelabweichung Mz 1 = 0 zu erreichen.

4.2.1.2 Geregelte Uberhdhung

Analog zum Steuerungsalgorithmus gilt fiir das Kupplungsmoment am Ende der
Uberschneidung:
Mueb — MK2 - MTurb Z 0. (422)
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Auch hier ist am Ende der Uberschneidung ein Momenteniiberschuss vorhan-
den, der wiederum als Uberh6hungsmoment interpretiert werden kann. Ziel der
Regelung ist dann, den Momenteniiberschuss derart zu reduzieren, dass das Ab-
triebsdrehmoment wieder einen glatten Verlauf hat. Weiter soll der Regler ak-
tiv eventuell auftretende Schwingungen ddampfen konnen. Die Reduktion des
Uberhshungsmomentes erfolgt iiber ein PT1-Glied, withrend die aktive DAmp-
fung durch ein direktes Einbeziehen des gemessenen Abtriebsmomentes realisiert

wird. Fasst man dies in einem Ansatz fiir einen I-Regler zusammen, ergibt sich:

Mico®) = [ (L (Mrun(r) = Mica() + aamy (M (1) s Mica(t))

(4.23)
Der erste Term mit dem Faktor Ipy; im Integral von (4.23) bewirkt ein Absenken
des Momentes Mo, ohne die Reaktion des Triebstrangs zu beriicksichtigen. Die-
se wird durch den zweiten Term mit dem Faktor I4,,, von (4.23) beriicksichtigt,
indem die Abweichung von isMys zu Mgy reduziert wird. Dieser Anteil des
Reglers bewirkt eine Anpassung des Kupplungsmomentes Mo an das Abtriebs-
moment Mgw, das die aktuelle Triebstrangbewegung widerspiegelt. Dadurch
wird die Anregung des Triebstrangs reduziert und dieser aktiv geddmpft. Fiir die

Parameter Ipr und Iggm, gilt:

Ipr > 0, Idamp > 0. (424)

Die Reglerstruktur (4.23) ist mit (4.20) identisch, nur die Parameter unterschei-
den sich in den einzelnen Phasen. Es ist damit gelungen, einen einfachen Regler
auf Basis des Abtriebsdrehmomentes zu realisieren, welcher einen stetigen Mo-
mentenverlauf iiber den Strukturwechsel hinweg ermdoglicht. Eine Verédnderung in
den Reglerparametern aufgrund des Strukturwechsels und damit einer Anpassung
der Reglereigenschaften hat keinen Einfluss auf die Stetigkeit des Kupplungsmo-

mentes M. Die Anregung des Triebstrangs wird damit reduziert.

Analog zum Steuerungskonzept ist wiederum das gewiinschte Verzogerungsmo-
ment M,.,, iber die Auslegung der Schaltung vorgegeben. Der Motoreingriff wird

dynamisch iiber das vorhandene Uberhthungsmoment nach (4.22) bestimmt:

MME' - Mverz - Mueb — Mverz - (MK2 - MTurb)- (425)



4.2. REGELUNGSKONZEPT MIT ABTRIEBSDREHMOMENT 105

Zwischen den Parametern Ipr; und Ige,, besteht eine charakteristische Bezie-
hung. Ist Ipr1 > ILgamp, so erhélt man das PT1-Verhalten der Steuerung in der
Uberhshungsphase. Fiir optimale Schaltqualitiit entsteht damit ein zur Steuerung
vergleichbarer Aufwand bei der Parameteroptimierung fiir die Uberhthungspha-
se. Wird dagegen der aktiv ddmpfende Anteil 14, stirker gewichtet, so ist ein
deutlich reduzierter Aufwand bei der Optimierung der Parameter notwendig. Der
Verlauf des Abtriebsdrehmomentes wird dabei sehr stark durch die dynamischen

Eigenschaften des Triebstrangs unmittelbar mitbestimmt.

4.2.2 Regelung der Drehzahl

Eine fiir den Verlauf der Drehzahlinderung relevante Grofe ist das Verzogerungs-
moment M,e,,. Uber dieses Moment kann nach (4.14) und (4.15) bzw. (4.25) der

Motoreingriff bestimmt werden.

Fiir die Bestimmung von M,.,, gibt es unterschiedliche Moglichkeiten:

1. Bestimmung von M, vorab mittels Auslegungs- und Optimierungskrite-
rien wie (3.21) und (3.22).

2. Bestimmung von M,,, dynamisch iiber einen PI-Regler.

3. Bestimmung von M,.,, iiber einen Riccati-Regler

Die Drehzahlénderung auf Basis der Vorab-Auslegung wurde schon im Steue-
rungskapitel 4.1 dargestellt. Es sollen nun die beiden Ansétze zur Regelung der
Drehzahl dargestellt und diskutiert werden. Es wird in beiden Beispielen eine
Kaskadenregelung realisiert werden, wobei die Momentenregelung der Drehzahl-

regelung unterlagert ist.

4.2.2.1 Der PI-Regler

Der Regler berechnet das Verzogerungsmoment M,.,,, mit dem die Drehzahldif-
ferenz Anpy. wihrend der Uberhohungsphase reduziert werden soll. Fiir diese

Aufgabe wird ein PI-Regler untersucht. Mit Beginn der Uberhéhungsphase wird
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durch den P-Anteil das Verzégerungsmoment M,.,, bestimmt. Mit fortschreiten-
der Drehzahlreduktion nimmt der Beitrag des P-Anteils zu M,,,, ab. Der Beitrag
durch den I-Anteil nimmt jedoch stetig zu. Fiir den Schaltungsablauf bedeutet

dies konkret:

1. Die Drehzahldnderung wird spontan eingeleitet.

2. Die Schaltung wird in einer definierten endlichen Zeit beendet, da iiber
den Beitrag des I-Anteils zu M,,,, am Schaltungsende der Ubergang in den
Haftzustand bewirkt wird.

Der PI-Regler fiir die geregelte Drehzahlénderung lautet somit:

t
Mve'rz (t) = Pverz : AnT,schalt + Ive'rz/ AnT,schalth (426)
0

mit der Regelabweichung;:
AnT,schalt = NTurb — Z.2nab- (427)

Der Drehzahlregelung ist die Momentenregelung unterlagert. Dies bedeutet, dass
im Verlauf der Schaltung das Verzogerungsmoment immer stirker iiber den Mo-
toreingriff realisiert wird. Um einen mdoglichst glatten Ubergang am Schaltungs-
ende zu realisieren, sollte der Motoreingriff wieder reduziert werden. Diese Funk-
tionalitdt kann direkt iiber den Regler realisiert werden, indem die Parameter

P,.., und I, derart gewdhlt werden, dass gilt:
Myer»(0) > Myer,(tus) > 0. (4.28)

Durch die Reduktion von M,,, wird damit indirekt der Motoreingriff Mg re-

duziert.

Durch Einsetzen der Regelabweichung (4.27) in das Triebstrangmodell (3.1)-(3.4)
konnen Fahrzeugbewegung und die Drehzahldnderung separiert werden. Dabei
ist Mgy =0 und Mgy = Mpyry + Myer,. Es folgt mit der Naherung 14, << Ny
die Anderung der Differenzdrehzahl:

Mverz (t)

4.29
JTu'rb ( )

AnT,schoth = -
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Mit (4.26) in (4.29), Ableiten und Losen der sich ergebenden Differentialgleichung

folgt:
ATLT’O

AnT,schalt = (Cle’ht + 02672)5) (430)

Dabei ist in (4.30) 112 = 57,0+ /g~ — g und ¢ = 1¢ﬁ. Mit
ur ur ur —*JTurb

der Anfangsbedingung Ango = n7y5(0) — i2m4(0) kann die Dauer des Schalt-

vorgangs abgeschitzt werden. Endbedingung fiir die Dauer ist der Gleit-Haft-
Ubergang mit ANT senant(tus) = 0 :

JTurb In Pverz + \/Pfem — 4JTurvaerz

bus = .
\/Pfem - 4JTu*rvae'rz Pve'rz - \/Per'rz - 4JTurvae'rz

(4.31)

Die Dauer der Uberhchungsphase ist nur abhingig von den Reglerparametern.
Dies bedeutet, dass bei groken Drehzahldifferenzen Ang scpqi grofe Verzogerungs-
momente M., angesteuert werden. Desweiteren ist das Moment My, (t,s) am

Schaltungsende abhéngig von der Drehzahldifferenz.

Im realen Fahrzeug ist das maximal realisierbare Verzdgerungsmoment M,.,, je-
doch beschrénkt. Auch ist es wiinschenswert, wenn M, (t,s) genau festgelegt
werden kann, um einen definierten und bekannten Momentensprung am Gleit-
Haft-Ubergang zu bekommen. Dies kann bei diesem Regler nur realisiert werden,
wenn eine Abhéngigkeit der Reglerparameter vom Fahrzustand am Schaltungs-

anfang eingefiihrt wird, also:
Pverz = Pverz (An(O), MTurb) und Iverz = Iverz (An(()), MTu*rb)- (432)

Es konnen bei diesem Reglerkonzept dennoch nur schwer Optimierungskriterien
wie die Schaltzeit oder das Moment am Schaltungsende M, (t,s) unter vollstan-
diger Beriicksichtigung der Randbedingungen erfiillt werden. Es sind zusétzliche
Freiheitsgrade notwendig, die {iber Kennlinien und Kennfelder fiir die Regler-
parameter eingebracht werden miissen. Somit ist die Struktur der Ansteuerung
auf der Ebene der Parameter nicht einfacher und iibersichtlicher als der aktuelle
Stand der Technik.

In Abbildung 4.5 ist der Verlauf einer Schaltung mit PI-Regler dargestellt.
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Abbildung 4.5: Schaltung mit PI-Regler

4.2.2.2 Der Riccati-Regler

Im Entwurf des PI-Reglers des vorigen Kapitels kénnen Optimierungskriterien
und Randbedingungen nur nachtridglich durch geeignete Wahl der Reglerpara-
meter beriicksichtigt werden. Im Vergleich zum PI-Regler fliefen beim Riccati-
Regler (Follinger [9], Schmid [33]) Giitekriterien in den Reglerentwurf ein. Der
Regler soll einen Verlauf der Zustands- und Ansteuergrofen realisieren, der im

Sinne der im Entwurf beriicksichtigten Giitekriterien optimal ist.

Die mathematische Basis fiir den Riccati-Regler ist die Variationsrechnung (Fol-
linger [9], Goldstein [13], Joos [17]). In der Variationsrechnung wird eine Funktion
y(t) gesucht, welche ein Giitefunktional L = L(z, y(z), y(z)) extremal macht, im
Regelfall minimiert. Dabei sind die Randwerte vorgegeben mit y(zy) = yo und

y(x1) = y;. Die Extremalbedingung der Variationsrechnung ist:

I(y) = /ZE1 L(z,y(x),y(z))dx = Extremum. (4.33)

Zo

Auf die Regelungstechnik iibertragen, wird fiir ein System der Form & = f(z, u, t)
eine Ansteuerung u(t) gesucht, die im Zeitintervall ¢t € [t,t.] ein Giitefunk-

tional minimiert. Zudem wird der Endpunkt z., = x(t.) nicht fest vorgeben,
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sondern in das Giitefunktional mit einbezogen. Diese Mafsnahme bewirkt, dass
der Endpunkt dem Regelziel nahe kommt und die Steuergrofien wu(t) beschrinkt
bleiben. Die Systemdynamik wird dabei als Nebenbedingung mit Lagrange-
Multiplikatoren beriicksichtigt. Damit lautet die Optimierungsbedingung:

t1
I=L.(x) +/ (L(z(t), u(t),t) — O (i — f(x(t),u(t),t))) dt = Extremum.
¢
' (4.34)
Le(z,) ist der Beitrag des Endpunktes. Aquivalent zur Losung von (4.34) ist die

Losung der Hamilton-Funktion:
H(w,u,t) = —L((t), u(t), £) + U7 f(2(t), u(t), ). (4.35)

Die Losung kann iiber die partiellen Hamilton-Differentialgleichungen ermittelt

werden:
OH .
— = v 4.
o (4.36)
oH )
5 i (4.37)
OH
7 0 (4.38)

Zudem muss bei der Losung von (4.35) noch der Endpunkt z, beriicksichtigt

werden. Dies geschieht mit der Transversalitits-Bedingung;:

U(z,) = — <%Z> . (4.39)

Der Regler fiir das Verzogerungsmoment M,.,, mit dem Modell (4.29) wird iiber

folgenden Ansatz der Hamilton-Gleichung berechnet:

1 M,
H=—- (QAH% schalt + RMgerz) - — . (440)
2 ’ Turb
Die quadratische Form des Giitefunktionals fiir ng,,, und My,.mit > 0 und
R > 0 bewirkt ein verlaufs- und stellgréfenoptimales Verhalten von System und
Regler. Dies bedeutet, dass iiber das Optimierungskriterium grofe Ausschlége

und Spriinge in System und Regler reduziert werden sollen und ein moglichst
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glatter Verlauf von Ang gepair und M., erreicht werden soll. In zu (4.40) analoger

Form ist die Endbedingung:

1
Le = §SAn%,schalt (441)

mit S > 0 formuliert. Die Hamilton-Differentialgleichungen lauten in diesem

speziellen Fall:

OH

aATTb = —QATLTU,«() = —\I/ (442)
0H .
a—\p — _]}/[TU—::Z — AnT,schalt (443)
0H
BRI = —RM,e,, — %m =0 (4.44)
\Il(te) = _SAnT,schalt (445)

Da es sich hier um ein lineares System handelt, wird der Regler iiber einen linearen

Ansatz berechnet:
Mve'rz = _K(t)AnT,schalt s v = _P(t)AnT,schalt- (446)

Einsetzen von (4.46) in (4.43) fithrt auf die Riccati-Gleichung:

P(t)?

P _
JTurbR

Q. (4.47)

Die Integration von (4.47) und die Beriicksichtigung der Endbedingung P(t,) = S

fithren auf:

(S +7) + (S =) exp (22 (t —1,))
P(t) =~ (4.48)
(S+7) = (S =) exp (2(t - t.))

mit v = Jrupv/QR. Der Regler nach (4.46) lautet somit:

QS+ (S e (R - 1)
W) \/;<S e () Y

Aufgrund der endlichen Regeldauer ¢, ist (4.49) nichtlinear.

Das Verhalten dieses Reglers kann besser an das System angepasst werden als
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der PI-Regler.

e Die Schaltzeit ¢, ist im Regelgesetz direkt beriicksichtigt.
e Uber den Parameter S ist das Moment am Ende der Schaltung einstellbar.
e Der Parameter R bewirkt eine Begrenzung von M.

e Uber den Parameter Q wird der Verlauf von Anp sehaie beeinflusst.

In Abbildung 4.6 ist der Verlauf einer Schaltung mit einen Riccati-Regler darge-
stellt.
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Abbildung 4.6: Schaltung mit Riccati-Regler

Es sind hier ebenfalls nicht alle Regelziele in vollem Umfang realisierbar, son-

dern es muss ein Kompromiss zwischen den Optimierungszielen durch geeignete

Wahl der Parameter () und R angestrebt werden. Dies wird an der Struktur des
Giitefunktionals deutlich.

Die Eindimensionalitit von (4.29) erlaubt eine einfache und effiziente Implemen-

tierung des Reglers in ein Steuergerdt. Zudem kann der Regler einfach parame-

triert werden, da die Berechnung von P(t) im Steuergerét selbst erfolgen kann.



112 KAPITEL 4. SCHALTUNGSABLAUF MIT ABTRIEBSDREHMOMENT

Die Riccati-Regelung ist im Allgemeinen eine Mehrgréfsen-Regelung, d.h. m Zu-
standsgrofen werden durch n Steuergrofen beeinflusst. QQ™*™, R™*™ und S™*™
sind dann symmetrische, positiv-semidefinite Matrizen, P(t) eine symmetrische
Matrix-Funktion der Dimension m x m. Zur Berechnung von P ist die Matrix-
Riccati-Gleichung fiir das System & = A(t)xz(t) + B(t)u(t) zu lésen:

P =PBR'B'P—-PA—- AP - Q. (4.50)

Die Losung dieser Gleichung kann im Allgemeinen nicht analytisch erfolgen. P(t)
ist im mehrdimensionalen Fall vorab zu berechnen und als zeitliche Folge von Ma-
trizen P(t;) im Steuergerit abzulegen. Dies bedeutet einen deutlich komplexeren
Aufwand fiir die Reglerparametrierung und einen deutlich erhéhten Speicherbe-
darf.

Insgesamt ist der mehrdimensionale Regler ein Vielfaches unhandlicher fiir den
Fahrzeugeinsatz als der eindimensionale Regler. Durch die Matrix-Struktur des
Reglers kann die Ubersichtlichkeit und Wartbarkeit eingeschrinkt werden. Im
Praxiseinsatz ist Ubersichtlichkeit und Wartbarkeit oberstes Gebot, weil ein Reg-
ler nicht nur einmal ausgelegt und angepasst wird, sondern dies fiir jede Kombina-
tion aus Motor, Getriebe und Fahrzeug gemacht werden muss, um ein optimales
Ergebnis zu erreichen. Dies ist mit einem einfachen, iibersichtlichen und physi-

kalisch transparenten Konzept am besten moglich.



Kapitel 5
Anwendung auf das Getriebe

Die in den Kapiteln 2, 3 und 4.1 dargestellten Prinzipien und Methoden sol-
len nun auf ein Beispielsystem angewendet werden. Dabei steht die kurzfristige
Ubertragbarkeit der Methoden und Ansitze in die Praxis im Vordergrund. Es
wird das Getriebe W5A330 in einer E-Klasse von Mercedes-Benz am Beispiel der
Zug-Hoch-Schaltung vom 1. in den 2. Gang betrachtet. Diese Schaltung ist qua-
litativ besonders anspruchsvoll. Sie wird praktisch in allen Momentenbereichen
ausgefiithrt. Weiter zeichnet sie sich durch den gréfiten Ubersetzungssprung aus.
Dies bedeutet, dass wihrend der Schaltung die grofste Drehzahldifferenz zwischen
den Géngen mit dem zugleich gréfsten Momentensprung am Abtrieb iiberwunden

werden muss.

In einem ersten Schritt wird die Hydraulik in der fiir die 1-2-Schaltung relevanten
Tiefe modelliert und mit Messungen verglichen. In einem zweiten Schritt wird an
das Hydraulikmodell das Triebstrangmodell angekoppelt und wiederum anhand
von Messungen abgeglichen. Ein besonderes Augenmerk soll darauf liegen, ob

alle in der Messung sichtbaren Effekte hinreichend genau modelliert sind.

Um ein Simulationsmodell mit der messbaren Realitit abzugleichen, muss es iiber
eine geeignete realistische Ansteuerung stimuliert werden. Fiir die Vergleichbar-
keit ist es optimal, wenn fiir die Stimulation des Simulationsmodells Ansteuer-
groken aus dem Fahrzeug verwendet werden konnen. Simulation und Messung

sind dann damit direkt vergleichbar und Abweichungen sind direkt zu erkennen.

Gibt es bei dieser Art der Stimulation eine hinreichende Ubereinstimmung zwi-

schen Modell und Messung, so besteht ferner die Mdoglichkeit, Riickschliisse auf
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der Messung nicht zugéngliche oder nur mit grofen Aufwand zugéngliche Grofen
zu ziehen. Zu diesen Gréfken gehoren z.B. Volumenstrome in der Schaltplatte,

Driicke im Getriebe oder auch das Abtriebsdrehmoment.

5.1 Simulation der Hydraulik

Fiir die detaillierte Darstellung des Ablaufs einer Schaltung vom 1. in den 2.
Gang wurden alle dafiir relevanten hydraulischen Elemente modelliert. Die Mo-
dellierung basiert dabei auf den in den Kapiteln 2.1.1-2.1.4 dargestellten Metho-
den. Das Hydraulikmodell ist somit kompressibel mit Druckknoten und Blenden
modelliert. Die Parameter der Blenden, der Schiebergeometrie und Durchfluss-
Kennlinien, sowie der Federn basieren ausschlieflich auf Konstruktionsvorgaben.
Fiir die Kraft-Weg-Kennlinie der Kupplungskolben werden Messdaten verwen-
det. Die Leitungen sind mit identischem E/V = const. (siehe (2.10)) modelliert,

unterschiedliche Leitungsvolumina werden nicht berticksichtigt.

Im Strukturbild 5.1 ist der logische Aufbau des betrachteten hydraulischen Teil-
systems dargestellt. Modelliert ist der Block 1-2/4-5 mit drei Schaltschiebern und
einem Regelschieber fiir die abschaltende Kupplung (Magenta), der Regelschie-
ber fiir den Druck der zuschaltenden Kupplung (griin), sowie den Regelschiebern
fiir Arbeitsdruck und Schmierung (Hellblau). Der Regelschieber fiir die Schmie-
rung ist hinzugenommen, um einen realistischeren Olhaushalt zu erhalten, hat je-
doch keine unmittelbare Bedeutung fiir den Ablauf einer Schaltung. Desweiteren
sind die Schnittstellendriicke zur Mechanik, die internen Driicke der Kupplungen
pK 1 (auch pl in den Abbildungen) und pB1l;,; (auch p2 in den Abbildungen),
die relevanten messbaren Driicke pK'1 und pB1 sowie die Driicke zur Stimulation,
also der Modulierdruck und der Schaltdruck, dargestellt.

Die Stimulation des Hydraulikmodells erfolgt mit in der elektronischen Getriebe-
steuerung gemessenen Solldriicken des Modulierdruckventils und des Schaltdruck-
ventils. Die fiir die Simulation verwendbaren Messungen zeigen nur einen kurzen
Ausschnitt einer Fahrt, so dass anhand der Messung passende Startwerte fiir die
Simulation ermittelt wurden. Auf dieser Basis kann die Simulation erfolgreich
durchgefiihrt werden und ein unmittelbarer Vergleich zwischen Hydraulikmodell

und Fahrzeug ist mdoglich.
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Abbildung 5.1: Strukturbild der Hydraulik

In Abbildung 5.2 ist der gemessene Druckverlauf einer Schaltung mit den Kupp-
lungsdriicken pK1 und pB1, sowie den Solldriicken des Modulierdrucks und des
Schaltdrucks zu sehen. Die Solldriicke werden direkt zur Stimulation des Hydrau-
likmodells verwendet. In Abbildung 5.3 ist der Verlauf der simulierten Driicke
pK1 und pB1 sowie der Verlauf der internen Kupplungsdriicke pK1;,; und pB1;,,
zu sehen. In der Simulation sind alle in der Messung sichtbaren Effekte zu
erkennen, insbesondere auch die Druckspitze nach der Fiillung der zuschalten-
den Kupplung K1. In dem fiir die Schaltung mafgeblichen Zeitintervall von
t € [2.5s, 4.1s] sind die Driicke von Messung und Simulation praktisch deckungs-
gleich. Zusétzlich zu den Driicken der Messung sind die internen Kupplungs-
driicke verfiigbar. Dabei ist deutlich der Zusammenhang zwischen dem Nachfiil-
len der Kupplung bzw. des effektiven Fiillendes und der Druckspitze bei pK1
zum Zeitpunkt ¢ &~ 3.2s zu erkennen. Die Druckspitze ist eine Folge der Tragheit
des Regelschiebers. Der Regelschieber kann nicht schnell genug auf das effektive
Fiillende der Kupplung reagieren und iiberfiillt kurzzeitig die Kupplung, wodurch
die Druckspitze entsteht. In der Messung tritt die Druckspitze bei ¢t &~ 3.15s auf.
Es ist offenbar ein Unterschied in der Kraft-Weg-Kennlinie der Simulation und
der Fahrzeugmessung vorhanden. Die Abweichung des Drucks pK1 im Bereich
t > 4.1s ist die Folge einer vereinfachten Modellierung des hydraulischen Systems.

Die Vereinfachung ist zuléssig, da sie auf den betrachteten Schaltvorgang keine
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Druck [bar]

Druck [bar]

Abbildung 5.3: Druck-Simulation einer Schaltung
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Auswirkung hat.

Insgesamt ist das Modell hinreichend genau, um das Verhalten der Hydraulik in
allen messbaren Effekten darzustellen. Die Vereinfachung mit E/V = const. fiir

alle Leitungen ist somit zulassig.

5.2 Simulation von Hydraulik und Fahrzeug

Als weiteren Schritt zur Darstellung des beobachteten Triebstrangverhaltens wird
das Hydraulikmodell mit dem Getriebe- und Fahrzeugmodell von Kapitel 2.2
kombiniert. Die Kopplung der Teilmodelle erfolgt, wie in Abbildung 5.4 darge-
stellt, tiber den effektiven Druck pg.sr nach (2.96) im Kupplungskolben. Fiir
das Fahrzeugmodell sind Parameter der Fahrleistungsrechnung iibernommen, die

Tragheitsmomente des Getriebes sind ausgependelt.

Auch hier erfolgt die Stimulation des Simulationsmodells mit gemessenen Gréfsen
aus der elektronischen Getriebesteuerung. Zusétzlich zu den Solldriicken fiir das
kombinierte Triebstrang- und Hydraulikmodell sind noch das Motormoment und
der Motoreingriff wihrend der Schaltung hinzugekommen. Auch hier werden

Startwerte fiir die Simulation aus den Messungen ermittelt.

Systemdriicke

\

Momente Ventil Ventil
Modulierdruck Schaltdruck

Abbildung 5.4: Blockschaltbild des Gesamtmodells



118 KAPITEL 5. ANWENDUNG AUF DAS GETRIEBE

In Abbildung 5.5 sind zusétzlich zu den Driicken der Verlauf der Turbinendreh-
zahl ny und der Sonnendrehzahl ng dargestellt. Es ist deutlich die Triebstrang-
Schwingung in n3 zu sehen. Aufgrund des deutlich groferen Triagheitsmomentes
der Turbine ist bei der Drehzahl ny die Amplitude der Schwingung sichtbar klei-
ner. In Abbildung 5.6 ist die Simulation der Driicke pK1, pB1, pK1;,;, pBl;n;
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Abbildung 5.5: Fahrzeugmessung mit Druck und Drehzahlen

und der Drehzahlen ny und ns zu sehen. Auch die Drehzahlverlaufe von ny
und ng zeigen eine gute Ubereinstimmung mit der Messung. Die Schwingung des

Triebstrangs ist ebenfalls deutlich in der Drehzahl n3 zu sehen.

Insgesamt ist es mit dem kombinierten Modell moglich, die Wirkung auf die
Schaltqualitiit von Anderungen in der Hydraulik und Ansteuerungskonzepten zu
untersuchen. Wesentlich dafiir sind Modelle, die die in Messungen beobachteten
Effekte hinreichend genau wiedergeben. Es ist jedoch nicht notwendig, Uberein-
stimmung in den letzten Details der Druck- und Drehzahlverlaufe zu erzielen.
Fiir die Anwendung in der Praxis ist es oft ausreichend, die Richtung der effek-
tiven Anderung mittels einer Simulation zu bestimmen und die Wirkungen auf

das Gesamtsystem abzuschitzen.
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Abbildung 5.6: Fahrzeugsimulation mit Druck und Drehzahlen

5.3 Grenzen der Modelle, Abweichungen zur Rea-
litat

Im Hydraulikmodell sind alle Temperaturabhéngigkeiten vernachléssigt. Damit
sind auch Leitungswiderstinde, die durch die Viskositiit des Ols bestimmt wer-
den, nicht abgebildet. Das Hydraulikmodell ist damit nur fiir hohe Temperaturen
mit diinnfliissigem Ol giiltig. Weiter ist eine exakte Abstimmung des Kupp-
lungskolbens nicht moglich. Fiillverhalten, Riickdruckfeder und die Reibung der
Dichtungen ist mit grofen Streuungen und Temperaturverhalten behaftet. Die

Ventildynamik ist in der Modellierung vernachlissigt.

Auch beim Mechanikmodell existieren signifikante Vereinfachungen. So ist das
Reibwertverhalten der Lamellen weder durch eine Kennlinie abgebildet, noch wer-
den Effekte aufgrund von Be6lung oder Temperatur beriicksichtigt. Das Getriebe
ist reibungsfrei modelliert. Nicht alle Elastizititen der Wellen, Reifen und des

Fahrwerks sind im Modell eingebaut. Es kann mit dem hier verwendeten Modell
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iiber eine Elastizitat nur eine Eigenfrequenz des Triebstrangs dargestellt werden.

Diese Elastizitat ist eine Kombination aller Elastizitaten.

5.4 Ubertragungsverhalten der Hydraulik

Die Anwendung der harmonischen Analyse erfolgt am Beispiel der hydraulischen
Steuerung des NAG-Getriebes. Das betrachtete Teilsystem ist dem in Abbil-
dung 2.2 gezeigten System vergleichbar, wobei jedoch mehr Blenden aufgrund der
Schaltlogik vorhanden sind. In Kapitel 2.3 wurde nur der Kupplungskolben mit
vorgeschalteter Blende betrachtet. Die Ubertragungsfunktion des Systems wird
damit vom Verhalten des hydraulischen Regelventils mitbestimmt. In Abbildung
5.7 sind die Betriige der Ubertragungsfunktionen des internen Kupplungsdrucks
und der Kupplungskraft dargestellt.

|Gp(w)| in N/bar

win Hz

win Hz

Abbildung 5.7: 3D-Darstellung der Ubertragungsfunktionen des Drucks und der
Kraft

Die Ubertragungsfunktionen des realen Systems unterscheiden sich deutlich von
denen in Abbildung 2.10. Das liegt einerseits an der vorhandenen Coulombrei-

bung und der viskosen Reibung, andererseits an der nicht monoton steigenden
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Federkonstante C(pg) = d};;p) |po- Dies fithrt zum Einbruch der Amplitude bei
der Ubertragungsfunktion des Drucks. Vor allem durch die Reibungsbeitrige
fillt die Ubertragungsfunktion der Kraft bei niedrigem Grunddruck py deutlich
ab. Insgesamt zeigen sich in den Ubertragungsfunktionen neben den direkten
Kupplungseigenschaften auch Randbedingungen des gesamten hydraulischen Sy-
stems, wie z.B. die Verstirkung von Regelschiebern oder auch Begrenzungen in
der Druckhshe. Wirkende Randbedingungen verindern den Verlauf der Ubertra-

gungsfunktionen nachhaltig.

Auch hier sollen die Ubertragungsfunktionen durch PT1- und PT2-Funktionen
angenihert werden. Fiir die Ubertragungsfunktion des Drucks wird aufgrund der
Reibung eine PT1-Approximation gewiihlt. Die Ubertragungsfunktion der Kraft
wird als PT2-Funktion genéhert. Der Verlauf der Eigenfrequenz wy(pg) und der
Démpfung dy(po) ist in Abbildung 5.8 dargestellt.

200

T
— Druck P int
s Kraft FKl

=

a

o
1

Frequenz W, in Hz
=
a1 o
=] S
T T
1 1

| | | | |
15 2 2.5 3 35 4 45 5
Druck Py in bar

o

=

N
ul
ey
5
@
-
m
=
=

Dampfung d
[ N
o o
T T
1 1

=

o
T
It

5 ! ! ! ! ! ! !
1 15 2 25 3 3.5 4 4.5 5

Druck Py in bar

Abbildung 5.8: Verlauf von Eigenfrequenz und Dampfung

Im Frequenzverlauf des Drucks zeigt sich deutlich die Charakteristik der Kupp-
lungsfeder. Aufgrund der PT1-Ndherung kann kein Dampfungskoeffizient ange-
geben werden. Die Eigenfrequenzen des Drucks sind deutlich héher, als die der

Kraft. Dies bedeutet eine Entkoppelung der Dynamik des Drucks von der der
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Kupplungskraft. Bei der Kupplungskraft nimmt die Dampfung analog zu den
Ausfithrungen in Kapitel 2.3.4 ab. Dies kann wieder {iber den kleineren Volu-
menstrom bei grokeren Federkonstanten erklirt werden. Jedoch zeigt die Eigen-
frequenz keine eindeutige Abhéngigkeit von der Federkonstanten. Vergleicht man
den Frequenzverlauf mit den Eigenfrequenzen bei Reibung in Kapitel 2.3.5 und
den Frequenzverlauf bei nichtlinearer Feder ohne Reibung in Kapitel 2.3.4, so
werden die Eigenfrequenzen beim Gesamtsystem vor allem durch die Reibungs-

einflitsse bestimmt.

Frequenz und Dampfung der Kraft waren bei einem Druck von py = 1.25bar nicht
als PT2-Funktion ndherbar, so dass dieser Druck in der Auswertung weggelas-
sen wird. Ursache ist die eingeschrinkte Kolbenbewegung bei niedrigen Driicken
aufgrund der Randbedingung zx > 0 und die Vorspannung der Kolbenriickdruck-
feder.

Insgesamt konnen durch diese Analyse die dominierenden dynamischen Eigen-
schaften der Gesamthydraulik identifiziert werden. Es besteht damit die Mog-
lichkeit, ein einfaches dynamisches Modell der Hydraulik fiir Anwendungen in der

Getriebesteuerung zu realisieren.

5.5 Optimierung in der Hydraulik

In diesem Kapitel sollen die Optimierungsmaglichkeiten betrachtet werden, die
sich in der Hydraulik und Software bieten. Dabei werden sowohl Potenziale als
auch Grenzen betrachtet. Der sehr verzdgerte Anstieg des internen Kupplungs-
drucks pK1;,; im Vergleich zum Druck pK1 ermdglicht eine kontrollierte An-
steuerung deutlich spéter, als dies von der Ansteuerungssoftware erwartet wird.
Um eine bessere Ubereinstimmung von Vorgabe-Druck pK 1 und internem Kupp-
lungsdruck pK1;,, zu bekommen, soll als Optimierungsmafnahme die Blende
zwischen den beiden Driicken variiert werden. Da der interne Kupplungsdruck

deutlich verzogert nachfiillt, erscheint eine Vergroferung der Blende sinnvoll.

Anhand der Simulation soll die Auswirkung einer vergrofserten Blende auf das
Hydraulik-Verhalten und die Schaltqualitdt abgeschitzt werden. In Abbildung
5.9 sind die Druckverldufe bei identischer Ansteuerung und unterschiedlichen

Blenden dargestellt. Die Druckverldufe pK1 und pK1;,, sind die des Originalsy-
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stems (oberes Achsenkreuz, rot), die Druckverldufe pK1,,, und pK1;,; e, sind
mit vergroferter Blende (griin). Im unteren Teil sind die jeweils zugehorigen

Drehzahlverldufe der Turbine und der Sonne abgebildet. Durch die Vergroferung

Druck [bar]

6000

4000

Drehzahlen [1/min]

2000

2.5 3 3.5 4 4.5
Zeit [s]

Abbildung 5.9: Auswirkung einer vergroferten Blende fiir K1 in der Simulation

der Blende konnte das Folgeverhalten von pK1,,; verbessert und eine spontanere
Ansteuerung erreicht werden. Markant fiir die vergréferte Blende ist eine hohe-
re Fiillspitze, die auch frither auftritt. Die Schwingung des Triebstrangs konnte
durch die spontanere Ansteuerung reduziert werden, da dieser damit besser ab-

gefangen werden konnte.

In Abbildung 5.10 ist der Druck- und Drehzahlverlauf bei unterschiedlichen Blen-
den dargestellt. Das von der Simulation her erwartete friithere Auftreten der
Fiillspitze im Druck pK1 ist in der Messung ebenfalls zu erkennen. Auch ist eine

reduzierte Schwingung des Triebstrangs in den Drehzahlen sichtbar.

Die Simulation ist hinreichend genau, um die Auswirkung von hydraulischen

Modifikationen abschatzen zu konnen.

Die hydraulische Optimierungsmafnahme ist im Gesamtumfeld des Getriebes ab-

schliefsend zu bewerten. Eine vergroferte Blende verdndert neben der Dynamik
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Abbildung 5.10: Auswirkung einer vergroferten Blende fiir K1 im Fahrzeug

auch wesentlich das Temperaturverhalten der Hydraulik. Dies muss in der Soft-
ware berticksichtigt werden, was eine komplette Neuabstimmung der durch die
Anderung betroffenen Schaltungen bedeutet. Auch miissen bei einer Anderung
der Hydraulik die Kosten fiir die Optimierungsmafnahme mit betrachtet werden.
Derartige Optimierungen sind damit am Besten bei einem sich in der Entwicklung
befindlichen Getriebe denkbar und machbar.

5.6 Optimierung der Ansteuerung

Die Optimierung der Ansteuerung kann in zwei Bereiche aufgeteilt werden:

1. Die Optimierung der Ansteuerung iiber Parameteroptimierung.

2. Die Optimierung der Ansteuerung durch Optimierung der Algorithmen.

Bei einem in Serie befindlichen Getriebe wird hauptsichlich Parameteroptimie-

rung betrieben. Die Moglichkeiten, die Druck- und damit die Momentenverldufe
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den Erfordernissen anzupassen, sind durch die Struktur der Steuerungs-Software
begrenzt. Dies gilt insbesondere dann, wenn die Parameter nach anderen Krite-

rien optimiert werden, als dies bei der Erstellung der Algorithmen der Fall war.

Beste Ergebnisse sind dann zu erzielen, wenn in den Algorithmen die angewen-
deten Optimierungskriterien beriicksichtigt werden und auch eine parallele Wei-

terentwicklung betrieben wird.

Auf Basis der kombinierten Hydraulik- und Fahrzeug-Simulation wird der in
Kapitel 4.1 vorgestellte Steuerungs-Algorithmus implementiert. Ziel dabei ist,
die prinzipielle Realisierbarkeit des Algorithmus in einem seriennahen Umfeld zu
iiberpriifen. Dazu miissen die auf Momenten beruhenden Uberlegungen auf die
hydraulischen und mechanischen Eigenschaften iibertragen werden. Die kontrol-
lierte Ansteuerung der abschaltenden Kupplung nach Kapitel 4.1.1.2 muss nicht
umgesetzt werden, da bei dieser Schaltung der Freilauf die Funktion der abschal-
ten Kupplung iibernimmt. Die abschaltende Kupplung kann somit umgehend
entleert werden. Dadurch vereinfacht sich die Ansteuerung erheblich, weil nur

noch die zuschaltende Kupplung betrachtet werden muss.

4000
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Abbildung 5.11: Simulation mit dem neuen Ansteuerungskonzept
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In Abbildung 5.11 ist ein Schaltungsablauf zu sehen, der mit dem neuen An-
steuerungsalgorithmus realisiert wurde. Bei der simulativen Umsetzung des neu-
en Algorithmus bei einem Plantengetriebe mit Hydraulik treten weitere Einfliisse

zutage. Diese werden kurz dargestellt und in ihrer Wirkung diskutiert.

1. Das Fiillverhalten und die Nichtlinearitit der Kupplung haben einen deut-
lichen Einfluss auf den Momentenaufbau der Kupplung und damit auf den
Verlauf des Abtriebsdrehmomentes. Der Momentenaufbau hat damit eine
von der Ansteuerung abweichende Charakteristik. Erstens wird mit Errei-
chen des Fiillendes schon iiber die zuschaltende Kupplung Moment iibertra-
gen, so dass am Abtrieb das Moment schon reduziert wird. Dies bedeutet
ein kleineres Uberhthungsmoment fiir die zuschaltende Kupplung. Zwei-
tens zeigt die Kupplung ein ausgeprigtes Nachfiillen wihrend der Uber-
schneidungsphase. Damit entspricht der reale Momentenverlauf nicht dem

Sollverlauf der hydraulischen Vorgabe.

2. Der Momentensprung zwischen den beiden Géngen erlaubt nicht eine An-
steuerung des gesamten Verzdgerungsmomentes zum Uberschneidungsende
hin, sondern ein Teil des Verzogerungsmomentes muss somit zu Beginn der

Uberhshungsphase iiber den Motoreingriff abgedeckt werden.

3. Die Struktur eines Planetensatzes bewirkt, dass in der Uberschneidungspha-
se und der Uberhéhungsphase unterschiedliche Trigheitsmassen wirksam
sind. Dieser Unterschied bewirkt im konkreten Fall, dass Soll und Ist des
Abtriebsdrehmomentes withrend der Uberhéhungsphase nicht iibereinstim-
men. Das Ist-Abtriebsdrehmoment liegt damit unter dem Soll-Abtriebs-
drehmoment. Zudem wirkt das Eingangsmoment auch direkt auf den Ab-
trieb.

Die grundlegenden Uberlegungen von Kapitel 4.1 sind somit nicht direkt iiber-
tragbar. Mit dem in Kapitel 4.1.3 dargestellten Optimierungsalgorithmus kénnen
die Steuerungsparameter an die Fahrzeugsituation angepasst werden. Es ist je-
doch nicht zu erwarten, dass die Schwingungsneigung aufgrund der physikalischen
Randbedingungen in vollem Umfang kompensiert werden kann. Es ist eine indi-

viduelle Anpassung des Steuerungskonzeptes an das Planetengetriebe notwendig.
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Das Fiillverhalten der realen Kupplungen hat zur Folge, dass der regelungstechni-
sche Ansatz von Kapitel 4.2 nicht realisierbar ist. Die geregelte Uberschneidung
kann mit der vorhandenen Hydraulik aufgrund des Nachfiillverhaltens und des
damit verbundenen verzogerten Momentenaufbaus nicht realisiert werden. Die
Umsetzung des Regelungskonzeptes erfordert damit ein grundsétzliches Redesign

der hydraulischen Basiskomponenten sowie der hydraulischen Steuerung.
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Kapitel 6
Zusammenfassung und Ausblick

Abschliefsend sollen die Ergebnisse dieser Arbeit nochmals betrachtet und in Be-
zug zu Fahrzeug und Praxis gesetzt werden. Prigend bei der Erstellung der
Arbeit sind vorhandene industrielle Randbedingungen in der Entwicklung. Die
in der Arbeit angewandten und dargestellten Methoden haben sich daher an den
Moéglichkeiten, Bediirfnissen und verfiigharen Ressourcen orientiert. Charakteri-

stisch fiir diese Randbedingungen sind z.B.:

e die Verfiigbarkeit von kommerziellen Simulationstools,

e die notwendige Genauigkeit der Ergebnisse und Verfiigbarkeit der Genau-

igkeit von Vergleichsmessungen,

e verfiighare Ressourcen in der Steuerung (Speicherplatz, Laufzeit) fiir die

Umsetzung von Algorithmen,

e die Akzeptanz und Wartbarkeit der Algorithmen und Parameter.

Vor diesem Hintergrund werden die einzelnen Punkte der Arbeit zusammenge-
fasst. In Abbildung 6.1 sind die Beziehungen der einzelnen Kapitel untereinander

dargestellt.

Ausgangspunkt der Untersuchungen waren offene Fragen zum Verhalten des An-
triebsstrangs in der Serienentwicklung. Mit den bisher zur Verfiigung stehenden

Methoden waren die gemessenen Effekte nicht angemessen zu unterdriicken.



130 KAPITEL 6. ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK

Fahrzeug \ Modellbildung
der Hydraulik —
(Kapitel 2.1, 5.1) Detaillierte Analyse
der Nichtlinearitdten

der Hydraulik
Modellbildung (Kapitel 2.3, 5.3)
des Getriebes
/ (Kapitel 2.2) T
Analyse des aktuell
Fahrzeug realisierten Schaltungs-
(Kapitel 5.2, 5.4) ablaufs

(Kapitel 3.1-3.3)

Neues Ansteuerungs-
konzept mit Abtriebs-
drehmoment
(Kapitel 4.1)

konzept mit Abtriebs-
/ drehmoment
(Kapitel 4.2)
Implementierung
in der Fahrzeug-

simulation
(Kapitel 5.5)

v
Perspektive fiir

Fahrzeug < . umfassende
: Antriebsstrang-
regelung

Neues Regelungs-

Abbildung 6.1: Struktur der Dissertation
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Der erste Schwerpunkt der Untersuchungen ist die Modellierung der bei der
1-2-Schaltung aktiven Komponenten. Die Modellierung ist die mathematisch-
physikalische Basis zur Analyse der Effekte und Identifikation der Ursachen. Die

Modellierung erfolgt in zwei Schritten.

1. Die Modellierung der Hydraulik und Verifikation mit Fahrzeug-
messungen. Die Modellierungsmethoden sind in Kapitel 2.1 dargestellt,
die Simulationsergebnisse und die Verifikation mit Fahrzeugmessungen in
Kapitel 5.1. Durch die Anwendung eines kommerziellen Simulationstools
mit den notwendigen numerischen Verfahren wurden die Randbedingungen
fiir die industrielle Anwendung erfiillt. Mit der hierarchischen Struktu-
rierbarkeit des Modells im Simulationstool kann zudem ein komfortabel zu
wartendes Hydraulikmodell erstellt werden. Die Stimulation des Modells
mit Messwerten der elektronischen Getriebesteuerung hat eine unmittelba-

re Vergleichbarkeit zwischen Simulation und Fahrzeug bewirkt.

2. Die Modellierung von Teilen des Antriebsstrangs. Es wurden die
fiir die 1-2-Schaltung relevanten Komponenten modelliert. Die dabei ange-
wandte Modellierungstechnik ist in Kapitel 2.2, die Simulationsergebnisse
und die Verifikation mit Fahrzeugmessungen in Kapitel 5.2 dargestellt. Das
Fahrzeugmodell wurde mit dem Hydraulikmodell gekoppelt, so dass Druck-
, Drehzahl- und Momentenverldufe in einer Simulation berechnet werden
kénnen. Durch die Stimulation mit Messwerten aus der elektronischen Ge-

triebesteuerung ist wiederum der direkte Vergleich zum Fahrzeug gegeben.

Mit der Simulation kann fiir die Anwendung hinreichend genau die Schwingun-
gen bei der 1-2-Schaltung berechnet werden. Diese ist unter mehreren Aspekten
bedeutend:

1. Die im Modell abgebildete Physik korrespondiert zum Fahrzeug, es ist kein

wesentlicher Einfluss vernachléssigt.

2. Die Hydraulik kann als primére Quelle fiir die Schwingungen ausgeschlossen
werden. Als Ursache kann der Strukturwechsel im Getriebe beim Ubergang

vom Haftzustand in den Gleitzustand identifiziert werden.
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3. Das Modell kann damit zur Optimierung von Hydraulik und Ansteuerung

eingesetzt werden.

Mit der Simulation wurden Modifikationen von Hydraulik und Ansteuerung un-
tersucht und anschliefend im Fahrzeug iiberpriift. Die Ergebnisse in Bezug auf
die Modifikationen der Hydraulik sind in Kapitel 5.5 dargestellt. Auch hier zeigt
sich eine ausreichende Ubereinstimmung von Messung und vorausgegangener Si-
mulation. Da die Simulationen iiber die Auswirkungen von Modifikationen in der
Hydraulik durch Messungen in vollem Umfang bestitigt werden konnte, wurde
fiir die angewandte Methodik die volle Anwendbarkeit unter Beriicksichtigung

aller Randbedingungen nachgewiesen.

Neben dem direkten Wechselspiel von Fahrzeug und Simulation erfolgen weiter-
fiihrende Betrachtungen zu Hydraulik und Ansteuerung. Fiir ein umfassendes
Verstdndnis, welche konkrete Bedeutung die einzelnen nichtlinearen Komponen-
ten der Hydraulik in Bezug auf die Gesamtdynamik das Systems haben, werden
mit der harmonischen Analyse Ubertragungsfunktionen ermittelt und Parame-
teranpassungen an Basisfunktionen aus der Regelungstechnik vorgenommen. Die
betrachteten Basisfunktionen sind die PT1-Ubertragungsfunktion und die PT2-
Ubertragungsfunktion. Die Ergebnisse in den Kapiteln 2.3 und 5.4 zeigen, dass
sich die Hauptdynamik auf einfache Basisfunktionen reduziert werden kann, wo-
bei die Parameter der Basisfunktionen durch die Nichtlinearititen des Systems
mitbestimmt werden. Dieses Ergebnis bestétigt damit auch den von Borchsenius
in |2] und [3]| vorgestellten Ansatz der in weiten Teilen inkompressiblen Model-

lierung der Hydraulik mit ausgewéhlten kompressiblen Anteilen.

Uber die Ursachenforschung bei den Schwingungen wihrend der 1-2-Schaltung
hinaus werden die Grundsitze des Schaltungsablaufs betrachtet. Als Ursache
fiir die Schwingung wird ein unausgewogener Verlauf des Abtriebsdrehmomentes
wéhrend der Schaltung und insbesondere iiber den Strukturwechsel hinweg iden-
tifiziert. In den Kapiteln 3.1 bis 3.3.4 sind diese Betrachtungen dokumentiert
und waren Anlass, das Prinzip der Uberhéhungsschaltung neu zu diskutieren.
Die bisherige Vorgehensweise betrachtet ausschliefslich das Moment am Getriebe-
eingang und den Drehzahlverlauf am Getriebeeingang. Auf Basis eines einfachen
Fahrzeugmodells wird das Abtriebsdrehmoment als weitere Eingangsgrofe in das

Ansteuerungskonzept integriert. Mit dem neuen Ansatz erfolgt neben der Model-
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lierung des Drehzahlverlaufs am Getriebeeingang auch eine aktive Modellierung
des Momentes am Getriebeausgang. Auch ist damit der Strukturwechsel von der

Seite des Abtriebsmomentes her in der Ansteuerung mit beriicksichtigt.

Die Prinzipien der neuen Uberhéhungsschaltung werden in zwei aufeinander auf-

bauenden, aber prinzipiell unabhéngigen, Algorithmen dargestellt:

1. Der in Kapitel 4.1 vorgestellte Algorithmus beriicksichtigt in vollem Umfang
die aktuellen Randbedingungen der Fahrzeugtechnik. Der Algorithmus ist
in weiten Teilen eine Steuerung. Es werden daher keine zuséitzlichen Senso-
ren bendtigt. Auch werden keine iiber die vorhandenen Moglichkeiten der
Antriebsstrang-Regelung (Lehner [24]|) gehenden Anforderungen gestellt.
Viele Groken, die im bisherigen Konzept der Uberhéhungsschaltung auf-
treten, wurden in den neuen Ansatz mit {ibernommen. Es steht bei die-
sem Konzept keine direkte Information iiber das Abtriebsdrehmoment zur
Verfiigung, so dass der Ansteuerungsalgorithmus mit einem Optimierungs-
algorithmus ergidnzt wirde. In Bezug auf die industrielle Umsetzbarkeit
bedeutet dies insgesamt, dass das neue Konzept mit den vorhandenen Sen-
soren und Moglichkeiten der Ansteuerung direkt umgesetzt werden kann.
Auch ist ein Know-How-Transfer an andere Mitarbeiter mdoglich, da viele
Begriffe iibernommen wurden und nur wenige hinzugefiigt wurden. Durch
die zweistufige Auslegung, also der Trennung von Momentenansteuerung
am Abtrieb und der Drehzahlbestimmung, ist die fiir die Analyse wichtige
Ubersichtlichkeit zur Fehlersuche gewahrt.

2. In Kapitel 4.2 werden die Ideen der neuen Uberhéhungsschaltung in ei-
nem Regelkonzept mit Abtriebsdrehmomenten-Sensor umgesetzt. Es er-
folgt eine Regelung des Abtriebsdrehmomentes iiber einen I-Regler. Der
[-Regler ermdglicht einen stetigen Strukturwechsel unter Beriicksichtigung
der Ansteuerungsprinzipien. Zusétzlich kann der Regler dimpfend auf den
Antriebsstrang wirken. Der Regelung des Abtriebsdrehmomentes wird ei-
ne Regelung der Getriebeeingangsdrehzahl iiberlagert. Als Regelungsal-
gorithmen werden ein PI-Regler und ein eindimensionaler Riccati-Regler
betrachtet und bewertet. Insgesamt wird, analog dem Steuerungsalgorith-
mus, ein zweistufiges Konzept, eine Kaskadenregelung, realisiert. Fiir die

Praxis bedeutet dies, dass dieses Konzept nicht direkt umsetzbar ist, da in
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Serienfahrzeugen kein Momentensensor zur Verfiigung steht. Es wird be-
wusst auf mathematisch komplexe Regelungskonzepte verzichtet, da diese
im Steuergerdt nicht umsetzbar sind. Auch ist dann die Wartbarkeit der
Algorithmen in Frage gestellt. Der eindimensionale Riccati-Regler diirf-
te damit die Grenze der im Steuergerit aktuell umsetzbaren Komplexitit
darstellen. Insgesamt sind, soweit moglich und sinnvoll, auch bei diesem

Ansatz die Randbedingungen unter Serienbedingungen beriicksichtigt.

Sowohl beim Steuerungsalgorithmus, als auch beim Regelungsalgorithmus wird
ein zweistufiges Kaskadenkonzept verfolgt. Die Regelung bzw. Steuerung der
Drehzahl ist unabhéngig von der Ansteuerung bzw. Regelung des Abtriebsmo-
mentes. Damit sind insgesamt alle Kombinationen denkbar, aber von unter-
schiedlicher Qualitit. Siehe dazu Tabelle 6.1.

Nrurp-Steuerung | npyp-PI-Regler | npyp-Riccati-Regler
M pp-Steuerung Kapitel 4.1 denkbar empfehlenswert
M p-Regler denkbar Kapitel 4.2 Kapitel 4.2

Tabelle 6.1: Mogliche Kombinationen bei Drehzahl- und Momentenregelung

Die Grundlagen fiir die Implementierung des neuen Steuerungskonzeptes nach
Kapitel 4.1 fiir die 1-2-Schaltung sind in Kapitel 5.6 dargestellt. Die Implemen-
tierung und Erprobung der neuen Ansteuerung im Fahrzeug stellt die konsequente

Weiterentwicklung der in dieser Arbeit entwickelten und simulierten Ideen dar.

Auf Basis der neuartigen Uberlegungen und Verfahren in den Kapiteln 2.3, 4.1
und 4.2 er6ffnen sich neue Perspektiven fiir eine umfassende Antriebsstrangrege-
lung. Darunter ist aus Sicht des Getriebes eine Regelung der Motordrehzahl, des

Getriebeeingangsmomentes und des Abtriebsdrehmomentes zu verstehen.

Die Verfiigbarkeit von hinreichend genauen und schnellen Sensorsignalen, ins-
besondere im Hinblick auf das neue Signal des Abtriebsdrehmomentes, ist Vor-
aussetzung fiir den neuen Ansatz. Auch sind von der Aktorik Anforderungen
beziiglich Geschwindigkeit und Genauigkeit zu erfiillen. Dieser Punkt ist in der
vorliegenden Arbeit nicht nidher thematisiert, jedoch muss insbesondere bei der
Regelung das Verhalten der Aktoren mit beriicksichtigt werden. Mit eventuellen

Totzeiten im System muss im konkreten Fall gerechnet und umgegangen werden.
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Insgesamt ist das gesamte Spektrum vom Fahrzeug iiber die mathematisch-physi-
kalische Simulation wieder zum Fahrzeug dargestellt. Dariiber hinaus werden
neue Ansitze fiir eine optimierte Ansteuerung entwickelt. Diese sind derart auf-
gebaut, dass eine Implementierung im Fahrzeug unter den Bedingungen der Se-
rienentwicklung realistisch erscheint. Der weiterfilhrende Ansatz mit direkter
Drehmomentenregelung des Abtriebs ist der erste Schritt fiir eine umfassende

Regelung des Antriebsstrangs.
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