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Vorwort des Herausgebers

Eine zunehmende FElektrifizierung von Steuerungen in Fahrzeugen ermdglicht neue
Funktionen und kann den Bediener einer Maschine von Routinetétigkeiten entlasten.
Gleichzeitig steigt jedoch auch der Komplexititsgrad zur Beherrschung der
Steuerungssysteme an. Eine Vernetzung unterschiedlicher Steuerungssysteme ist
notwendig, um Informationen auszutauschen und eine Optimierung eines Fahrzeugs zu
ermoglichen. Das Gesamtmaschinenmanagement besitzt damit Freiheitsgrade, an
deren Nutzung mit dem Ziel geforscht wird, neue Fahrzeugkonzepte mit den
Eigenschaften Energieeffizienz, Sicherheit, Benutzerfreundlichkeit und Kosten zu

entwickeln.

Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe Fahrzeugsystemtechnik einen Beitrag leisten.
Fir die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz, mobile Arbeitsmaschinen und Bahnfahrzeuge
werden Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahrzeugtechnik auf vier Ebenen
beleuchten: das Fahrzeug als komplexes mechatronisches System, die Fahrer-
Fahrzeug-Interaktion, das Fahrzeug im Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug
in Gesellschaft und Umwelt.

Band 3 zeigt zunichst die Ergebnisse eines dynamischen Verbrennungsmotormodells,
das flir Maschinen- und Antriebssimulationen entwickelt wurde. Es wird am Beispiel
eines Traktorantriebsstrangs gezeigt, dass der dynamische Kraftstoffverbrauch eines
Verbrennungsmotors von dem Verbrauch in stationdren Punkten abweicht.

Im zweiten Teil der Arbeit wird eine Methode zur Optimierung des
Kraftstoffverbrauchs unter Beriicksichtigung transienter Vorginge entwickelt. Dabei
wird sich bekannter Methoden aus der Finanzmathematik der Wirtschafts-
wissenschaften, des Amortisationsdauerkriteriums und des Kapitalwertkriteriums,
bedient. Es wird gezeigt, dass diese Methoden geeignet sind, den Kraftstoffverbrauch

eines Fahrzeugs zu minimieren.

Karlsruhe, Prof. Dr.-Ing. Marcus Geimer
im Oktober 2010 Karlsruher Institut fiir Technologie
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Kurzfassung

Hersteller von mobilen Arbeitsmaschinen wie Baggern, Traktoren, Gabelstaplern oder
Universalgeritetrigern beweisen eine grofle Kreativitit, wenn es darum geht, die
Effizienz ihrer Fahrzeuge zu steigern. Innovative Technologien wie diesel-elektrische
Hybridisierung und hydrostatische Rekuperation beim Nutzsenken des Arbeitsgerits
gehoren mittlerweile zum Stand der Technik und werden von prototypischen
Anwendungen bis hin zur Serienreife entwickelt. Parallel zu diesen konzeptionellen
Neuerungen wird eine anwendungsorientierte Betriebsfithrung als Schliisselfaktor zur
weiteren Erhohung des Gesamtwirkungsgrades der Maschine erkannt.

In der vorliegenden Arbeit wird diese Idee aufgegriffen. Zunidchst wird ein
dynamisches Dieselmotormodell entwickelt. Es bildet die Interaktion zwischen
Motorsteuergerdt und Triebwerk sowie ihre Auswirkungen auf das transiente
Drehzahl- und Verbrauchsverhalten des Motors ab.

Anschliefend wird ein dynamischer Optimierungsansatz fiir die Gesamtmaschine
entwickelt. Neu ist hierbei die Allgemeingiiltigkeit des Ansatzes, der die schrittweise
Integration aller Teilsysteme wie Fahrantrieb, Lenkung, Bremse und Arbeitshydraulik
ermoglicht.

Der Kern des Ansatzes besteht in der Beriicksichtigung des dynamischen
Komponentenverhaltens bei der Losung der mehrstufigen Optimierungsaufgabe zur
Maximierung des Wirkungsgrades und Bestimmung einer verbrauchsminimalen
Betriebsfithrung. Mit dieser Arbeit wird eine Systematik zur Identifikation bestehender
Optimierungspotenziale entwickelt und der Ansatz eines dynamischen Gesamt-
maschinenmanagements  exemplarisch unter Einbeziehung des transienten

Betriebsverhaltens des Dieselmotors vorgestellt.



Abstract

The manufacturers of heavy duty machines like excavators, tractors, forklifts or
flexible carrier vehicles show an enormous creativity, focussing the enhancement in
the efficiency of their machines. Innovative technologies implemented in modern
hybrid electrical vehicles (HEV) or the recuperation of hydrostatic energy by refilling
a hydraulic accumulator when lowering the working equipment is state of the art and
currently developed to production maturity. In addition to these developments the
manufacturers recognize, that application specific machine guidance is a key factor for
further improvements of their machines’ efficiency.

That idea is followed up in this doctoral thesis. At the beginning a dynamic diesel
engine model is developed and implemented. It allows the simulation of the effects on
the fuel consumption and rotational speed behaviour, caused by the interaction of the

engine’s controller and the engine’s drive.

Afterwards a methodology for deriving optimized dynamic machine guidance is
developed. In contrast to other approaches, the machine is considered as one global
unit. So there aren’t separate assemblies that are isolated optimized on their own,
rather all subsystem like the power train, the working hydraulics system, the steering
and the brake can be commonly regarded and integrated in the optimization process.

The thesis shows the methodology for developing optimized machine guidance,
including the transient component behaviour, when solving the dynamic optimization
task. Finally the methodology is verified in a simulation environment, with the
integration of the developed and validated dynamic engine model.
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1.1 Motivation

In den letzen 20 Jahren hat sich der Dieselpreis fiir deutsche Endverbraucher mit einer
Steigerung von 0,493 € auf 1,052 € mehr als verdoppelt [Ara2009]. Deshalb stiegen
die Kraftstoffkosten bezogen auf die technische Lebensdauer von mobilen Arbeitsma-
schinen wie Traktoren, Radladern oder Baggern auf inzwischen ca. 50 % der Gesamt-
kosten ebenso wie bei Diesel-PKWs auf etwa ein Drittel. Diese Entwicklung wird sich
wegen weiter knapper werdender Rohstoffe in den néchsten Jahren fortsetzen. Das
fiihrt beim Endverbraucher zur Nachfrage nach energieeffizienteren und kraftstoffspa-
renden Technologien, da das Einsparpotenzial mit steigendem Dieselkraftstoffpreis
wichst (vgl. Tabelle 1-1). Ein verringerter Kraftstoffverbrauch ist gleichbedeutend
mit niedrigeren variablen Kosten, was bei Lohnunternehmern oder industriellen Ma-

schinenanwendern zu einer verbesserten Wettbewerbssituation fiihrt.

Diesel-PKW Mobile Arbeitsmaschine
BRD, 2009 ,,;Q,.
Stiickzahl 10,29 Mio. 1,94 Mio.” + 0,26 Mio.""”
Fahrzeugleben 200.000 km 10.000 h 9~
Nutzungsdauer 10a © 15a ¥
Verbrauch 71/100 km " 20 I/h
Dieselpreis / Liter 1,05 € 1,05 €
Verbrauchskosten / Jahr 1.470 € 14.000 €
Einsparung / Jahr bei Effi- 147 € 1.400 €
zienzsteigerung 10%
Einsparung gesamt / Jahr 1,51 Mrd. € 3,08 Mrd. €

1) [KBA2009], 2) Zugmaschinen, 3) Feuerwehrfahrzeuge, anerkannte Arbeitsmaschinen,
4) [Lip2005], 5) [Rau2004], 6) [Bie2001], 7) [Bor2009]

Tabelle 1-1: Einsparpotenziale durch Verbrauchsreduzierung

Eine Effizienzsteigerung von 10 % wiirde den Dieselverbrauch in der Bundesrepublik
Deutschland (BRD) entsprechend verringern und damit zu einer jahrlichen Gesamter-
sparnis von 4,59 Mrd. € fiihren. Gleichermallen wiirde der CO,-Ausstof3 reduziert und
die 1998 unterzeichnete Selbstverpflichtung des Verbands europdischer Automobil-
hersteller (ACEA) zur Senkung der CO,-Emissionen unterstiitzt. Mit der Zusage bis
2012, die durchschnittlichen CO,-Emissionen von neu zugelassenen PKWs auf
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120 g/km zu reduzieren (im Februar 2007 auf 130 g/km korrigiert, [Reh2007]), trigt
der Verband der 1994 in Kraft getretenen Klimarahmenkonvention der Vereinten Na-
tionen (UNFCCC) mit dem Ziel einer 20%igen Treibhausgasemissionssenkung bis
2020 Rechnung [KOM2007].
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Bild 1-1: Diesel-Preisentwicklung, CO-Grenzen, spezifischer Verbrauch [KBA2009]

Bild 1-1 veranschaulicht die nationale Diesel-Preisentwicklung der letzten 20 Jahre
und die tendenzielle Gegenléaufigkeit des spezifischen Verbrauchs von neu zugelasse-
nen Diesel-PKWs in der BRD sowie die dazu proportionalen CO,-Emissionen
[Mer2006]. Dem gegeniibergestellt sind beispielhaft die sukzessive verschirften euro-
paischen gesetzlichen Emissionsgrenzwerte fiir den CO-Aussto3 von PKWs (gemes-
sen im New European Driving Cycle, NEDC, dt. NEFZ), Nutzfahrzeugen (gemessen
im European Steady State Cycle, ESC) und mobilen Arbeitsmaschinen (gemessen im
Nonroad Steady Cycle, NRSC) mit Nennleistungen von 130-560 kW.

Diese Entwicklung bestiarkt Fahrzeughersteller in ihren Bestrebungen, umweltfreund-
liche und verbrauchsoptimierte Antriebskonzepte zu entwickeln und zu produzieren.

Durch den Trend der Hybridisierung im automotiven und Nutzfahrzeugsektor
[Kil1999, Sch2008, Unr2008] inspiriert, halten hybride Antriebskonzepte und Reku-
perationsstrategien in zunehmendem Malle Einzug in den Bereich mobiler Arbeitsma-
schinen [K1i2007, Sieb2008, Vae2009]. Diese Entwicklung fiihrt zum einen zu vollig
neuen energieeffizienten Antriebslosungen [Ach2008, Ste2009] und veranlasst zum
anderen die Hersteller, bestehende Konzepte kritisch in Hinblick auf Optimierungspo-

tenziale zu untersuchen.
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1.2 Aufgabenstellung

Ziel der vorliegenden Arbeit ist die Entwicklung eines methodischen Ansatzes fiir die
Konzeptionierung eines Gesamtmaschinenmanagements zur Optimierung der Be-
triebsfiihrung mobiler Arbeitsmaschinen. Der entwickelte Ansatz stellt eine Vorge-
hensweise zur Identifikation von Optimierungspotenzialen in bestehenden Maschi-
nenkonzepten zur Verfligung. Themenschwerpunkte sind in Bild 1-2 beschrieben.

Optimierung
Gesamtmaschine

15 ol BT

Maschinenkonzept Regelungsansatz

’E’ - _ PID KNN Fuzzy
I T #§ = e

Komponente / Teilsystem Steuerung / Regelung

Bild 1-2: Themenschwerpunkte des Konzepts zur Optimierung
des Gesamtmaschinenmanagements

Der erste Teil der Arbeit beschreibt die Entwicklung des dynamischen Modells fiir
einen Dieselmotor als typischen Primérenergielieferant mobiler Arbeitsmaschinen.
Damit kann das transiente Betriebsverhalten dieser Komponente im Optimierungsan-
satz berlicksichtigt werden. Wichtig bei der Modellbildung ist dabei die moglichst
einfache Abbildung des Kraftstoffverbrauchs.
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Der zweite Teil der Arbeit befasst sich mit der Analyse bestehender Maschinen-
konzepte. Exemplarisch werden flir drei mobile Arbeitsmaschinen (Valtra Valmet
8050E, Liebherr Radlader L550, Fendt Vario 412,) die bestehenden Regel- und Steu-
ermechanismen untersucht. Aus den Ergebnissen der Analyse werden eine hierarchi-
sche Darstellung der einzelnen Regelsysteme abgeleitet und bestehende Verflechtun-

gen systematisiert.

Der dritte Teil der Arbeit beschreibt die Ableitung der Optimierungspotenziale fiir das
Gesamtmaschinenmanagement. Diese werden in den drei Betriebsstrategien, einer
stationdren, einer quasistationdren sowie einer dynamischen unterschiedlich genutzt
und durch das Gesamtmaschinenmanagement in konkrete Steuervektoren fiir die Be-
triebsfithrung iiberfiihrt. Die Ergebnisse der jeweiligen Ansédtze werden mit den Simu-
lationsmodellen fiir die jeweilige Arbeitsmaschine auf Plausibilitét gepriift.
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Ein mathematisches Modell, das eine reale Gesamtmaschine beschreibt, dient der re-
produzierbaren Untersuchung der Eigenschaften des Systems (Stabilitit, Regelbarkeit)
und seines dynamischen Verhaltens. Zwecks Aufwandsminimierung bei der Modell-
gewinnung fiir die meist hochkomplexen realen Systeme werden Abstraktionen vor-
genommen. Dabei werden die fiir den Untersuchungsrahmen irrelevanten Zusammen-
hinge vernachléssigt. Es gibt analytische (white-box) und experimentell (black-box)
gewonnene Modelle (vgl. Bild 2-1), [Her2005, Lut2007].

analytisch / experimentell

Dynamisches Modellgewii Mathematisches
System Modell
Parametrisch Nicht-Parametrisch . <
Darstellung (G 3.)—2 5 G(s) -
Struktur ] G(s) 7, | Nicht-Linear—g Tix,} —>
Konzentriert Verteilt
e P, 3,07,:0)= PO 30 ] P37 )% DL 9,7,)
. g . Invariant Variant
Zeitabhangigkeit Vi j Glt)x, =G, )-x, 3i %/ G(t)-x, % G(t,) x,
Beschreibungsform Diskret L Kontinuierlich xm:_[%

Bild 2-1: Klassifikation mathematischer Modelle

Meist finden Mischformen der Modellarten Verwendung: physikalische Zusammen-
hénge - in Gleichungen beschrieben — werden mit aus Messungen identifizierten Sys-
temeigenschaften kombiniert. Es hat sich der Begriff grey-box-Modell etabliert.

Tabelle 2-1 zeigt auszugsweise in der Literatur erwéhnte Modellarten fiir Dieselmoto-
ren. Unterschiede sind bei den Eigenschaften, wie beispielsweise Darstellung, Struk-
tur, Parameter, Zeitabhédngigkeit sowie Beschreibungsform. Je nach Anwendungs-
zweck variieren Abbildungsumfang und Detaillierungsgrad.
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Quelle Fokus / Anwendungspotenzial Umfang und Struktur

Bar2001 CR-Verbrennungsmodell fiir 1D- Vorverbrennung (VIBE)
Ladungswechselberechnung (ATL) Hauptverbrennung (VIBE -Hyperbel)

B&h2001 Antriebsstrangsimulation Statisches und dynamisches Motorverhalten
Systemsimulation (PT2), geregelter Dieselmotor

Com2005 HiL-Langsdynamiksimulation Dynamisches Motorverhalten
Echtzeitfdhigkeit, Momentenstellglied Summenmomentmodell

Eig2000 Wandwéirmemoddl Wirmeleitung, Konvektion
3D-CFD-Simulationsrechnung Strahlungswirme

Ger1999 2- und 4-Takt-Simulationsmodell hochaufgela- | Dynamisches Verhalten, modulares white-box-
dener Dieselmotoren Modell, hohe Parameterzahl

Kim2003 Echtzeitfahigkeit Ventiltrieb, Verbrennung, Kurbeltrieb
Prototypentwicklung 1D-Strémung

Lan2002 Reglerauslegung Dynamisches Motorverhalten (IT1), ungeregelter

Dieselmotor
Miil1996 Drehschwingungssimulation Einzonenmodell, VIBE-Brennfunktion

Verbrennungsabbildung durch Formfunktions-

Phi2004 EDC-Softwareentwicklung approximation, ATL, Luftpfad, Kraftstoffpfad

Ric2006 Reglerentwicklung (Ladedruck- und Abgas- ATL, VIBE-Brennverlauf

riickfiihrratenregelung) Kiihlung, Abgasriickfiihrung
Rin2002a | Abgasmodell Stationdre HC, CO, NOx-Berechnung
Sch1999 Systemsimulation ATL, Ventile, Verbrennung

Gesamtfahrzeugregelung Ladungswechsel

Antriebsstrangsimulation
Sch2000 Systemsimulation
Dynamikuntersuchung

Triebwerk, VIBE-Brennverlauf, Drehzahlregelung
Abgasturbolader

Sch2006 Verbrauchsberechnun Polynomansatz, Mathematische Darstellung des
DeS1999 Hens nung stationéren Verbrauchs

Kurbelwelle, analytische Verbrennungsberech-

Sch2007a | Verbrennungsregelung nung (Tangens-Ansatz)

Einspritzpumpenidentifikation, Motoridentifi-

Tar1994 Reglerentwicklung Traktor kation (PT2), Regleralgorithmen

Drehschwingungssimulation

Tra2007 Fourierreihe des indizierten Drehmoments

Ordnungsanalyse

Wen2006 RuB- und NOx-Modell fiir EDC schnell- Potenzproduktansatz zur
laufender Dieselmotoren, Null-dimensional Berechnung von NOx und Ruf} im Steuergerit

Wil2008 Ladunggwechselmmulgﬂon . Niederdruckverlust beim Ladungswechsel
Mechanische Verlustsimulation

. EDC-Applikation, Vorbedatung von EDC mit N

Win2003 HHL-Simulator (Ottomotor) Kraftstoffpfad, Luftpfad, Kiihlung

Yan1995 Langsdynamikregelung Pedalwertsteuerung, Ein- Auslasstrakt
Antriebsstrangsimulation Kiihler, Abgasturbolader, Reibung

Tabelle 2-1: Bestehende Ansétze der Dieselmotormodellierung

Die Zusammenstellung der verfiigbaren Ansdtze bei der Dieselmotormodellierung
lasst den Riickschluss auf sinnvolle Anforderungen an ein Modell fiir die Gesamtma-
schinensimulation und Optimierung der Betriebsfithrung mobiler Arbeitsmaschinen
zu. Die Anforderungen werden vor dem Hintergrund einer Modellimplementierung
unter MATLAB/Simulink in zwei Klassen unterteilt. Die nachfolgend in Tabelle 2-2
dargestellten Anforderungen an die Modellbildung (AM) definieren die Grenzen und
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den Anwendungsfokus des Modells. Die entworfenen Anforderungen an die Pro-

grammierung (AP) beriicksichtigen die ,,best-practice”-Grundsitze des Software En-

gineering und behandeln die aus numerischer Sicht gegebenen Grenzen der Imple-

mentierung [Pet2001].

Anforderung Modellbildung Anforderung Programmierung
Abbildung des stationdren und transienten AM1 AP1
Streckenverhaltens bei geringer Parameter- Modularer Aufbau zur Erweiterbarkeit

verfiigbarkeit

Beriicksichtigung der Nichtlinearititen in der | AM2 | Realisierung fester (continuous) sowie variab- | AP2

Strecke ler (variable) Schrittweite

Maoglichkeit der Integration eines ATL- AM3 | Stabilitéits- und Fehlerbetrachtung einzelner AP3
Modells Losungsverfahren

Abbildung des Reglers (EDC) AM4 | Behandlung von Diskontinuitdten AP4

Tabelle 2-2: Anforderungen Dieselmotormodell

AMI1:

Das zu erstellende Dieselmotormodell soll sowohl das stationére als auch das tran-
siente Verhalten abbilden. Aus Maschinenperspektive kann unter dem stationéren
Verhalten die Systemeigenschaft des Motors in einem festen Arbeitspunkt ver-
standen werden. Das transiente Verhalten bezeichnet die Systemantwort auf einen
Lastwechsel (StorgroBe) an der Kurbelwelle. Die real beobachtbare Reaktion im
alldrehzahlgeregelten Betrieb ist bei einer sprunghaften Lasterhohung eine Kraft-
stoffverbrauchsspitze und ein tempordrer Drehzahleinbruch. Das beschriebene
Verhalten ergibt sich durch das Zusammenspiel einer Reihe von Teilsystemen des
Dieselmotors, unter anderem durch die Riickkopplung der Motorregler- auf die
Streckentibertragungsfunktion.

AM?2:

Das nichtlineare Motorverhalten ergibt sich aus Nichtlinearitdten im Regler und in
der Strecke. In der Strecke werden die thermodynamischen Effekte mittels kon-
zentrierter Parameter abgebildet. Dieser auch Null-dimensional genannte Ansatz
unterscheidet keine ortlichen Differenzen einzelner Zustandsgrofen. Diese einfa-
che thermodynamische Betrachtung ermdglicht dennoch die Berechnung betriebs-
punktabhdngiger stationdrer Wirkungsgradunterschiede, ohne dass ein vermesse-

nes Muscheldiagramm vorliegen muss.
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e AMS3:

Der Abgasturbolader (ATL) wird als Teil der zu regelnden Strecke angesehen. Er
beeinflusst das Streckeniibertragungsverhalten und soll deshalb in Form eines ein-
fachen, aber erweiterbaren Modells beriicksichtigt werden.

e AM4:

Die Abbildung des Dieselmotorreglers ist zwingend erforderlich, da sich das Ge-
samtsystemverhalten des Motors durch ithn in weiten Grenzen beeinflussen lasst.
Gerade in einer mobilen Arbeitsmaschine ist diese Feststellung wichtig, da der
Dieselmotor durch das Ansteuern der liblicherweise um den Faktor 10-50 dynami-
scheren Hydrostaten anndhernd ideale Lastspriinge erfahren kann. Diese konnen
nur innerhalb der vom Regler vorgegebenen Grenzen aufgefangen werden und zu
groflen Drehzahleinbriichen fithren. Der abzubildende Regler soll die Alldrehzahl-
regelung und eine Fiillungssteuerung des Dieselmotormodells ermdglichen. In der
Regel erhilt er die Fiihrungsgrofle iiber den Pedalwertgeber und bestimmt die Ein-
spritzmenge in Abhingigkeit des aktuellen Betriebszustands. Je nach Arbeitspunkt
werden verschiedene Schaltbedingungen erfiillt, die zu Nichtlinearititen in Form

von Einspritzmengenbegrenzungen oder -erhohungen fiihren.
e API:

Die Implementierung erfolgt unter MATLAB/Simulink und soll im Sinne einer
leichten Erweiterbarkeit objektorientiert bzw. modular sein.

o AP2:

Zur Laufzeitoptimierung wird eine Implementierung gefordert, die sowohl bei fes-
ter als auch bei variabler Schrittweite die Berechnung der Systemgleichungen er-
moglicht. Feste Schrittweiten eignen sich in Hinblick auf die Compilierung fiir ein
echtzeitfahiges Zielsystem (EZ-Target). Die Berechnung der Systemgleichungen

mit variabler Schrittweitensteuerung verkiirzt die Rechenzeiten.
o AP3:

Die Implementierung soll so gewdhlt werden, dass numerische Fehler weder zur
Modellinstabilitit noch zu global falschem Verhalten des Modells fiihren. Die An-
gabe eines geeigneten Losungsverfahrens und der Nachweis der numerischen Sta-
bilitit bei einer erwiinschten Ergebnisgenauigkeit sind gewiinscht.
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o AP4:

Die korrekte Losung der Modellgleichungen muss gerade in Bereichen auftreten-
der Diskontinuitédten sichergestellt sein.

Mit der obigen Darstellung sind die als wichtig erkannten Anforderungen an das zu
erstellende Motormodell definiert. Diese werden in den nidchsten Abschnitten bei der
Modellbildung der Regelstrecke, des Reglers sowie deren Implementierung beriick-
sichtigt und auf ihre Erfiillung gepriift.

2.1 Modellbildung der Regelstrecke

Moderne Dieselmotoren sind komplexe Aggregate, die aus verschiedenen Teilsyste-
men bestehen. [Mol2007] unterscheidet das Verbrennungs-, Auflade-, Kiihl-,
Schmier-, Einspritz-, Abgas- und Kraftstoffsystem sowie das mechanische System,
Bild 2-2.

AN

Aufladesystem Verbrennungssystem Einspritzsystemﬂ

=
D=
[ J . U(8 \
Abgassystem Schmiersystem Mechanisches System Kiihlsystem

Bild 2-2: Der Dieselmotor und seine Teilsysteme, vgl. [Mol2007]

Jedes dieser Teilsysteme weist eine Vielzahl technologischer Varianten auf [Bos2003,
Mer2006, Mol2007, Url1995], die je nach Anwendungszweck des Modells bei der
Modellbildung Beriicksichtigung finden miissen.
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Da es den typischen Dieselmotor als solchen nicht gibt, hingt der erforderliche Mo-
dellierungsumfang, ersichtlich aus der Anzahl der zu beriicksichtigenden Teilsysteme,
von der Technologiestufe (vgl. [Mol2007, Ren2009]) des abzubildenden Dieselmotors
ab. Zur Erfiillung der Anforderungen an das in dieser Arbeit entwickelte Modell wird
bei der Streckenabbildung in Abschnitt 2.1.1 das mechanische System, das Verbren-
nungssystem und in Abschnitt 2.1.2 das Aufladesystem beriicksichtigt. Die Abbil-
dung der Dieselmotorregelung fiir die einzelnen Teilsysteme und das Gesamtsystem
wird von der Streckenmodellierung strikt getrennt und im darauffolgenden Ab-
schnitt 2.1.3 dargestellt. Abgesehen vom Abgasturbolader werden die anderen Teil-
systeme im erstellten Modell nicht abgebildet. Diese bewusst in Kauf genommene
Abweichung zum realen System, auch ,,Fehler 1. Art* genannt (vgl. [Bol2004]), ist
ein ex ante bekannter Modellfehler. Der Grund fiir diese Vorgehensweise liegt in der
Anforderung AM1, nach einem im Rahmen der Gesamtsystemsimulation vertretbaren
Modellierungsaufwand und einer einfachen Parametrierbarkeit des Motormodells.
Durch Einhaltung von AP1 kann das Modell, falls aufgrund gréBerer Abweichungen
zum realen System erforderlich, jederzeit um zusitzliche Teilsysteme erweitert wer-

den. Dadurch wird der Detaillierungsgrad gesteigert und der Modellfehler verringert.

Der als ,,Fehler 2. Art* bezeichnete Fehler bei der Modellbildung der Strecke kann
prinzipbedingt nicht vermieden werden. Er ergibt sich aus der Ungenauigkeit der zur
Verfligung stehenden Modellparameter. Diese fehlerbehafteten Daten fithren zur
Laufzeit des Modells zu Abweichungen in den berechneten Losungen, im Vergleich
zur Verwendung korrekter (genauerer) Parameterwerte. Der Fehler 2. Art kann bei
schwer bestimmbaren Parametern nur durch hohen Mess- und damit Zeit- sowie Kos-
tenaufwand verringert werden. Die Fragestellung, inwieweit die Ungenauigkeiten der
im Modell verwendeten Parameterwerte die Simulationsergebnisse beeinflussen, wird

in Abschnitt 2.1.3 durch eine Sensitivitdtsanalyse beantwortet.

Das Ziel der nachfolgend dargestellten Abbildung des Dieselmotors als Regelstrecke
ist die mathematische Beschreibung des mechanischen Systems sowie des Verbren-
nungs- und des Aufladesystems. Hierdurch soll sein charakteristisches, quasistationa-
res sowie transientes Verhalten wiedergegeben werden. Im Rahmen des Anwen-
dungszwecks Antriebsstrangsimulation reicht die Betrachtung des spezifischen Kraft-
stoffverbrauchs b, als kennzeichnende GroBe fiir das Stationdrverhalten des Motor-
modells aus. Es soll bei einer einfachen Parametrierbarkeit (wenige Messungen, all-
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gemein verfiigbare Parameterwerte) den betriebspunktspezifischen Dieselverbrauch
berechnen konnen. Das transiente Verhalten wird durch das Fiihrungs- und Storgro-
Benverhalten charakterisiert. Es ergibt sich aus dem gemeinsamen Verhalten der Stre-
cke und des Reglers. Kennzeichnende Groflen sind hier der aktuelle Dieselkraftstoft-

verbrauch b, und der Verlauf der Regelgrolenabweichung, der Differenz aus aktuel-

1

ler sowie reglerseitig voreingestellter Dieselmotordrehzahl Ang,, =ng,, ... = 1p o -

2.1.1 Mechanisches System und Verbrennungssystem

Zur Erfiillung der Anforderungen AM1-3 wird das mechanische System sowie das
Verbrennungssystem in die Zustandsraum (ZR)-Darstellung iiberfiihrt. Der gewéhlte
Ansatz geht auf das Einzonenmodell in [Pis2002, Sch2000] zuriick. Der Zylinder-
brennraum wird dort als System aufgefasst, das die Ladungswechselphase und die
Hochdruckphase durchldauft. Wahrend des Ladungswechsels werden Frischgas ange-
saugt und die Verbrennungsgase ausgeschoben. In der Hochdruckphase werden die
angesaugte Luftmasse komprimiert und der eingebrachte Kraftstoff nach dem Ein-
spritzvorgang verbrannt. Der hochkomplexe Verbrennungsvorgang wird durch eine
Wirmeenergiezufuhr in das System nach einer frei definierbaren Formfunktion (héu-
fig die einfache VIBE-Funktion [Vib1970]) abgebildet. Dieser Ansatz bietet sich des-
halb an, da auf Basis dieser Null-dimensionalen Modellierung eine spitere Erweite-
rung zur kompletten Abbildung des Luftmassen- sowie Kraftstoffmassenpfads nach
der Fiill- und Entleermethode denkbar ist (AP1).

Mechanisches System

Das mechanische System des Dieselmotors besteht aus dem Kurbeltrieb sowie einer
Reihe von zahnrad- oder kettengetriebenen Nebenantriebselementen. Zur Integration
in das Gesamtstreckenmodell wird hier ausschlieBlich der Kurbeltrieb beriicksichtigt.
Der Aufbau ist in Bild 2-3 schematisch dargestellt. Er besteht aus der Kurbelwelle,
dem Pleuel und dem Zylinderkopf. Der Kurbeltrieb hat die Primédraufgabe, die auf den
Kolben wirkende Gaskraft F,,, in eine rotatorische Bewegung der Kurbelwelle zu
wandeln [Kur2006]. Dafiir wird die Gaskraft F ., unter Einwirkung der oszillieren-
den Massenkraft F_ iiber das Pleuel in den Kurbelzapfen eingeleitet.

mosc
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Die zum Kurbelradius » (Abstand Kurbel- von
ffffffffffff 2t TDC Wellenzapfen) tangential wirkenden Kraft-
komponenten F,,, und F

mosc,t

:::: erzeugen das
Drehmoment 7 um die Léngsachse der Kur-
belwelle. Wahrend die Gaskraftkomponente

Fy,,, durch die Verbrennung entsteht, wird der

tangential wirkende Massenkraftanteil F,
durch den oszillierenden Anteil der Pleuelmas-
se sowie die sich hin- und herbewegende Kol-
benmasse m,, verursacht. Radial (F,,,) und
‘ normal (F,,,) wirkende Kraftanteile werden
KZ /,f’};v'omcw in den Lagern und den Zylinderlaufflichen

aufgenommen.

Bild 2-3: Kurbeltrieb

Aufgrund des in der Praxis immer gewihrleisteten Ausgleichs der rotatorischen Mas-
senkrifte durch Gegengewichte [Spi2007] an den Kurbelwangen werden sie modell-
seitig nicht abgebildet. Im Gegensatz dazu werden die oszillierenden Massenkréfte
erster und zweiter Ordnung, deren Wirkung sich im Ungleichférmigkeitsgrad des Die-
selmotors widerspiegelt, beriicksichtigt. Sie berechnen sich nach (2.1), [Spi2007].

Fmosc (¢) =

m,, r-@’-cosp+m,, r-@’ -/1-c0s2(o‘

My 7@ -(cos @+ A-cos 2¢>1 = @1

Die oszillierende Massenkraft erster Ordnung dndert sich mit dem Kurbelwinkel ¢,
wihrend sich die zweiter Ordnung mit dem doppelten Kurbelwinkel éndert. Uber die
trigonometrischen Zusammenhédnge und eine TAYLOR-Reihenentwicklung ldsst sich
aus der Gleichung (2.2) fiir die zugehorige Tangentialkraft die folgende Beziehung
(2.3) fiir das resultierende Massenmoment herleiten [Sch2000, Pis2002].

Fmosc,t ((0) = Fmosc (¢) : Sin (D + %Sin 2(0 (2'2)
Tmaxc ((/’) = Enosc,t r= mosc ’ ;,2 ’ ¢2 : (% ’ 2’ ’ Sin¢ _%' Sin 2¢ Tees

3 1 2.3)
.= A-sin3p—— A% -sin4
4 7y wj
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Der mechanische Kurbeltrieb, der die Massen- sowie Gaskrifte in Tangentialkrifte
wandelt, wird modellseitig nur funktional abgebildet. Das heif}t, dass weder die Geo-
metrien noch die verwendeten Werkstoffe der Kurbelwelle und des Pleuels bekannt
sein miissen. Bezogen auf das reale System, bestehend aus schwingungsfahigen Teil-
systemen, kommt das der Annahme einer Kurbelwelle mit der Drehsteifigkeit ¢, =
gleich. Das Modell wird damit leichter parametrierbar, kann aber die Torsion der me-
chanischen Bauteile des Kurbeltriebs nicht abbilden. In Hinblick auf die Systemsimu-
lation einer mobilen Arbeitsmaschine stellt diese in der Abbildungstiefe gewihlte
Modellgrenze aber keine Beschrankung zum Einsatz des Modells dar. Fiir die Imple-
mentierung einer Laufruheregelung, vgl. [Lac2004], sind modellseitige Adaptionen
erforderlich. Ausfiihrungen zur Abbildung der Kurbelwelle als schwingungsfdhiges
mechanisches Feder-Dampfer-System finden sich in [Mol2007].

Aus den geometrischen Abhédngigkeiten im Kurbeltrieb berechnet sich das Arbeitsvo-
lumen eines Zylinders nach (2.4), [P1s2002].

V.(p)= A, -r-(l—cosgo—%-w/l—/iz -sin” ¢+%)+VC (2.4)

Um die geschwindigkeitsabhingige mechanische Systemdampfung modellseitig zu
integrieren, wird der empirische Ansatz nach [Url1995] verwendet. Das mittlere
Reibmoment Tfr (p) wirkt dem durch die Tangentialkrifte erzeugten Drehmoment um
die Kurbelwelle entgegen. Es berechnet sich aus dem Reibmitteldruck (2.5) entspre-
chend der Gleichung (2.6).

_ 60 - ¢ 219
=0,07-(6-4)+0,4-———+0,4- 2.5
Py (@) S 27 -1000 (ﬂ~10j 25)
— oy Vi Ps(p)
T,lp) =" (2.6)
v/
Verbrennungssystem

Das Verbrennungssystem besteht aus dem Zylinderbrennraum, der durch den Kolben
und dessen aktuelle Position sowie die Zylinderwand (Laufbuchsen) begrenzt wird.
Im Zylinderbrennraum erfolgt die Umsetzung der chemisch im Dieselkraftstoff ge-
bundenen Energie in Nutzarbeit. Fiir die ZR-Darstellung werden der Ladeluftdruck

P, die pro Arbeitsspiel eingespritzte Kraftstoffmenge m,, (oder dquivalent die

inj

Wiérmemenge) sowie das Lastmoment 7, (StorgroBe in Hinblick auf die Alldreh-

13



2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

zahlregelung) als SystemeingangsgroBBen u(¢) festgelegt. Der innere Systemzustand
des Zylinderbrennraums wird unter Einbeziehung der mechanischen Zusammenhénge
im Kurbeltrieb durch die Zustandsvariablen X(r) = (¢(1),@(2), pc, (1), Tmp, (1)) be-
schrieben, wie in Bild 2-4 dargestellt.

Die Systemdynamik, also der zeitliche Verlauf der ZustandsgroBen Xx(¢) sowie der
Systemausgangsgroflen y(¢) bei bekannt vorausgesetzter Trajektorie der Eingangs-
groflen, kann durch die Zustandsdifferentialgleichungen (Z-DGL) fiir die Druck-
dnderung, die Temperaturinderung und die Anderung der Wirmeenergie (propor-
tional der Kraftstoffmassenumsetzung) abgebildet werden. Als Ausgangsgrofle wer-
den die Winkelgeschwindigkeit ¢ und der aktuelle Kraftstoffverbrauch gewihlt. Der
Ladungswechselvorgang wird durch die Kraftstoffmassenzufuhr zum Zeitpunkt der
Einlassventiloffnung abgebildet. Die Ventile selbst und die Stromungsvorgédnge sind
nicht Teil der Modellierung (AM1). Wahrend der Ansaugphase wird der Einlassdruck
auf den Turboladerausgangsdruck p,. gesetzt.

,,,,, | Por Tmpe| 1po
S((P)l 0)
¢
Tmp, f(l‘) —
-BDC Dy
Tmpr!

Bild 2-4: Verbrennungssystem

Mit der Offnung des Auslassventils entspannt sich der Zylinderdruck in der Ausschie-
bephase auf den Turboladereingangsdruck, der hier in Hohe des Umgebungsdrucks
angenommen wird. Der Grund fiir diese Annahme liegt an der kennfeldbasierten Ab-
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

bildung des ATL, der als Eingangsgrof3e weder die Abgastemperatur noch den Druck
des Abgasrohrs (Stauaufladung) benoétigt. Die Riickwirkungen des Drucks im Aus-
lasssammelrohr auf das Summendrehmoment um die Kurbelwelle konnten durch die
Erweiterung des vorliegenden Modells um ein nachgeschaltetes Behéltermodell be-
riicksichtigt werden.

Die DGLn der Zustandsidnderungen (Tabelle 2-3, Gleichung (2.7-2.11)) beruhen auf
dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik, dem Energieerhaltungssatz und dem
2. NEWTON’schen Axiom. Eine ausflihrliche Herleitung der Gleichungen des Stre-
ckenmodells Zylinderbrennraum sind [Pis2002, Sch2000, Url1995, Eif2009] zu ent-
nehmen. Dort finden sich ebenfalls alternative oder ergidnzende Abbildungs-
moglichkeiten der Verbrennung (z.B. Doppel-VIBE-Ansatz) sowie der Verlustberech-
nungen (Kiihlung, Undichtigkeit, Ladungswechsel), auf deren Darstellung deshalb

hier verzichtet wird.

. 1 1 — Winkelbeschleungung. 2.7
Q= J : ZTx = ' ( Tcmb + Tmosc - Tfr) - T}dg ) 2. NEWTON’sches Axi-
red red om (Drallsatz)
R do c dv Zylinderdruckénderung | (2.8)
Pey = : L=\ 1+ Py — |
c, V. do R do
) 1 dQ b - Kraftstoffmassenstrom | (2.9)
m = — . ¢
Sfuel
H, dg
[m c +1] Wirmeenergiednderung | (2.10)
. 0 mb . .
o 0 . —ay ( J in einem Zylinder.
Cmb _ = Cmbsum Ay * (mc , 1). 9 .e Pel VIBE-Funktion.
do Pei Pei

Temperaturanderung in | (2.11)
: 1 d 1 av, | . | Shperat &
Tmp, = { Qe [1 —c, - Tmp, —J — Doy ——|-¢ | cinem Zylinder durch

c,-m; do H Wérmezufuhr.

Tabelle 2-3: DGLn des Null-dimensionalen Streckenmodells des Zylinderbrennraums

Wihrend des Arbeitszyklus wird dem System iiber die Brennraumwinde Energie in
Form von Abwérme (2.12) entzogen. Diese Verluste werden im Modell durch den
WOSCHNI-Ansatz zur Berechnung der mittleren Wérmeiibergangszahl «,. beriick-
sichtigt.

QW: g Ay -(Tmp, —Tmpy, ) (2.12)

0,8

(Peyi = Po) (2.13)

VH,Cyl : Tmp[n Cl

PuaVia

Ag = 0’013'dPis_0,2 ‘prlO’g 'Tmprl_O’SB '|:Cl -C, +Cy
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

In [Url1995, Spi2007] werden fiir die experimentell zu bestimmenden Konstanten
phasen- und einspritzspezifische Standardwerte angegeben:

c Wihrend der Ladungswechselphase
C =6,18+0,417-—
c

m

c Kompressions-/Expansions-/Verbrennungsphase
C, =2,28+0,308-—

Cm
C, =3,24-10 [m/sK] DI-Dieselmotoren
C, = 6,22~10_3 [m/sK] Vorkammer-Dieselmotoren

Tabelle 2-4: Koeffizienten der WOSCHNI-Gleichung

Der so berechnete Wandwéarmeverlust mindert den wéhrend der Verbrennungs- und
Kompressionsphase entstehenden Druck im Zylinder. Das fiihrt zu einer kleineren
resultierenden Gaskraft und folglich zu einem geringeren, durch die Tangentialkraft

aus der Verbrennung sowie der Kompression-Expansion induzierten Drehmoment
T,,.,> (2.14) [Url1995, Pis2002].

. A sin2
Peyp):| sing+ 2 22 (2.14)
2 J1-2-sin’ g

VH,Cyl

2

T ((/7) =

Bild 2-5 zeigt exemplarisch den Gesamttangentialkraftverlauf, der sich als Summe
aus der Gastangentialkraft F,,, und dem oszillierenden Tangentialkraftanteil F,
eines Einzylindertriebwerks liber dem Kurbelwinkel ¢ ergibt.

osc,t

25.000 : —

20.000r n —2000 (rpm) i ==§= — FCn‘lb,t

act™

15.000F T[dg= 400 (Nm) _FCmb‘l+Fmosc‘l I

10.000F

force (N)

5.000F

BDC Y TC BDC TDC
| TR IV

0 T80 360 540 720
crank angle (°CS)

Bild 2-5: Tangentialkraftverlauf
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Analog zur Umsetzung im Modell beginnt der aus 4 Takten bestehende Arbeitszyklus
im oberen Totpunkt (TDC) bei ¢ =0 °CS mit dem Ansaugtakt I. In Takt II erfolgt die
Kompression, in Takt III der Arbeitsprozess und das Ausschieben im Takt IV endet
im TDC bei ¢ =720°CS .

ZR-Darstellung der Regelstrecke (mech. System und Verbrennungssystem)

Zusammenfassend gelten fiir einen Zylinder die in die ZR-Darstellung tiberfiihrten
Zusammenhénge aus (2.15):

Eingangserofien Zustandsgroflen Ausgangseroflen
U, (t) = QCmb,sum (t) X (t) = (D(t) 1 (t) =X, (t)
(1) = Ty () x, (1) = %,(1) = $(0) () =b, (1)
() = pre (1) X () = pey (1) (2.15)

x,(8) =Tmp ., (t)
Z-DGL-System

X, () = x,(2)
(=S
xz(t)—J sz

red

Ji-((Tcm,, O+ T, () -T, (1) ~1,(1))

f%([)z

cv . . .
cv.C(t)'{A(t)_(HEj %5 (1) D(t)} X% (2)

X, (1) = 1 '{A(f)[l -c, ‘x4(t)'HLJ—x3(f)‘D(t)]xz(t)

v 'mL u

Die Funktionen A(¢),B(t),C(¢) und D(¢) beinhalten die bereits dargestellten kinema-
tischen und thermodynamischen Zusammenhénge der Regelstrecke und dienen nur
der besseren Lesbarkeit. Thre vollstindige Darstellung sowie die Uberfiihrung in die
Vektorform finden sich im Anhang A.1 dieser Arbeit.

Das Modell eines Mehrzylindermotors kann unter Beachtung der Ziindfolge durch
einfache Vektoraddition der Z-DGLen mehrerer Zylinder gebildet werden. Die unter-
schiedlichen Bauformen (Reihe, Stern, Boxer, W) werden in den Startwerten des Mo-
tormodells durch einen Vektor mit den entsprechenden Zylinderstellungen beriick-
sichtigt. Die allgemeine ZR-Darstellung eines Mehrzylindermotors zur rechnerge-
stiitzten Losung der vorgestellten Anfangswertaufgabe ergibt sich nach (2.16) zu:
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

X(0)= fEOE©) mit 3(t,) =5, 2.16)
() = g(:(0), (1)

Bei Vernachlissigung der Zeitabhédngigkeit der Signale ergibt sich die konkrete nicht-
lineare ZR-Darstellung fiir einen z-Zylindermotor zu:

);Cl :((bn(bppmepl)T = ﬁ(¢1a¢1ap1aTmpamin/,1apfc,ledg)
);Cz = (¢2,¢2,p2,TMp2)T = f2(¢2’¢2’pZ’Tmp’mirng’pTC,Z’T}dg)

;z = (gbz’qbz’pz’Tmpz)T :f;(¢z’¢z’pz’Tmp’minj,z’pTC,z’T;dg) (2.17)
o - Tmp, mmj,l"'T/dg

y=gl i . , :
¢z Tmpz minj,z ”.ng

Diese Darstellung wird in Abschnitt 2.3 aufgegriffen und bei der Implementierung
des Streckenmodells programmseitig umgesetzt.

2.1.2 Aufladesystem

In modernen Dieselmotoren fiir mobile Arbeitsmaschinen sind zur Leistungssteige-
rung in der Regel Aufladesysteme integriert. Dadurch werden, auch als Downsizing
bekannt, die Literleistung erhoht und der Raumbedarf, die Gerduschemissionen, der
Verbrauch sowie die Schadstoffemissionen verringert [Pis2002, Gol2005]. Bei den
Aufladesystemen fiir Verbrennungsmotoren werden verschiedene Bauarten unter-
schieden, deren charakteristische Merkmale und Funktionsprinzipien im Folgenden
beschrieben werden.

Mechanische Aufladesysteme, die entweder nach dem Verdriangerprinzip (Roots-
Geblidse) oder nach dem Stromungsprinzip (Radial- oder Axialgeblése) arbeiten, wer-
den direkt mechanisch vom Dieselmotor angetrieben. Aufgrund ihres vergleichsweise
niedrigen Druckverhéltnisses (<1,6) sind sie in Motoren fiir mobile Arbeitsmaschinen
aber wenig verbreitet [Pis2002].

Ublicherweise kommen dort Systeme mit Abgasturboaufladung (ATL) zum Einsatz.
Sie bestehen aus einer Turbine und einem Verdichter, die mechanisch iiber eine Welle
miteinander verbunden sind. Die mit dem heilen Abgasmassenstrom beaufschlagte
Turbine treibt liber die Welle den Kompressor an, der fiir eine erhéhte Zylinderfiillung

18



2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

sorgt. Um die Ladedruckerzeugung den verschiedenen Betriebszustdnden des Motors
anzupassen, werden verschiedene Konstruktionsvarianten und Anordnungen von
ATLn verbaut.

Als Erweiterung zum beschriebenen Aufbau kann abgasseitig ein Bypassventil
(Wastegate) installiert werden, um Abgase an der Turbine vorbei direkt in den Aus-
puff zu fihren. Diese Variante findet bei Laderauslegungen Anwendung, die schon
bei niedrigen und mittleren Drehzahlen einen hohen Ladedruck bereitstellen. Durch
den Stelleingriff der Ladedruckregelung, was dem Offnen des Bypassventils ent-
spricht, wird bei hohen Drehzahlen ein weiterer Anstieg der Laderdrehzahl und folg-
lich des Ladedrucks unterbunden.

Eine jlingere Ladervariante sieht eine variable Turbinengeometrie vor (VTG). Dabei
wird die ansonsten starre Einlaufspirale zum Turbinenrad durch verstellbare Turbi-
nenleitschaufeln ersetzt. Das fiihrt auch bei niedrigen Drehzahlen zu einem dynamisch
verbesserten Ansprechverhalten und zur Verkleinerung des ,,Turbolochs®, [Hoe2000].

Eine weitere Variante ist der Stufenlader (z.B. zwei Stufen beim Twin Turbo), der
eine Reihenschaltung von Abgasturboladern unterschiedlicher Grofle darstellt. Der
Abgasmassenstrom wird bei niedrigen Drehzahlen iiber den bei hoherem Druck arbei-
tenden kleineren Lader gefiihrt. Mit steigender Drehzahl wird der groBlere Lader zu-
nehmend durchstromt und dient als Vorverdichter des kleineren Laders. Die mehrstu-
fige geregelte Aufladung ermoglicht eine stufenlos variable Anpassung des Lade-
drucks an den aktuellen Betriebszustand des Dieselmotors [Pis2002, Hoe2000].

Beim sogenannten Turbocompounding, einem bereits in den 1980er Jahren bekann-
tem Verbundverfahren [Zin1985, Wos1990] wird die {iberschiissige Abgasenergie des
konventionellen Laders mittels einer zweiten Turbine mechanisch zur Erh6hung des

Kurbelwellenmoments genutzt.

Beim eBooster™ wird die Laderleistung in kritischen transienten Betriebszustdnden
(geringer Abgasmassenstrom) durch die Einbeziehung eines Elektromotors gesteigert.
Dies erfolgt entweder durch die Installation eines direkt auf der Welle des Laufzeugs
eingreifenden Elektromotors, oder alternativ durch die Reihenschaltung eines elekro-
motorgetriebenen Stromungsverdichters als Vor- oder Nachschaltkomponente zu ei-
nem Standardturbolader [Hoe2001, Mue2002].

Die Vielfalt heutiger Aufladesysteme nimmt — auch durch die Integration elektrischer
Komponenten — stetig zu [Ber2009]. Deshalb muss, wie bereits bei der Modellbildung
des Dieselmotors, der Detaillierungsgrad der Abbildung des Aufladesystems nach
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threm Einsatzzweck bestimmt werden (AM3). Vor dem Hintergrund einer Motormo-
dellbildung fiir die vergleichende Lingsdynamiksimulation kompletter mobiler Ar-
beitsmaschinen sind die Anforderungen an die Genauigkeit und Tiefe des ATL-
Modells niedrig gewihlt, wie Tabelle 2-5 zeigt.

Anforderung Modellbildung Anforderung Programmierung
Abbildung stationdrer Druckunterschiede AM31 | Hohe Flexibilitit AP31
Beriicksichtigung des Ansprechverhaltens des | AM32 AP32
Aufladesystems (Modellvorstellung eines Realisierung fester (continuous) sowie variab-
konventionellen einstufigen ATL nach dem ler (variable) Schrittweite
Verfahren der Stauaufladung ohne Wastegate)

Geringer Parametrierungsaufwand AM33 -

Tabelle 2-5: Anforderungen an die Modellbildung des Aufladesystems

Fiir die vorliegende Arbeit werden die erhobenen Anforderungen durch ein laufzeit-
giinstiges kennfeldbasiertes Modell erfiillt.

Kennfeldmodell des Aufladesystems

Der stationdr mittels ATL erzeugte Ladedruck des Dieselmotors wird durch ein ge-
messenes Kennfeld abgebildet. Das Kennfeld beschreibt in Abhingigkeit des vom
Dieselmotor abgegebenen Drehmoments 7,,, bei der Drehzahl #,, den Ladedruck am
Turboladerausgang. Dieser wird unter Vernachldssigung von Stromungsverlusten in
den Rohrleitungen und Drosselverlusten an den Ventilen als Aufladedruck p,. fiir die
Zylinder angenommen. Betriebspunktabhingig konnen so die verschiedenen Auflade-
driicke durch lineare Interpolation berechnet und dem Motormodell als Eingang zur
Verfiigung gestellt werden (AM31). Das dynamische Verhalten des Turboladers wird
durch Systemidentifikation aus Messungen abgeleitet (AM32). Hierfiir werden einem
Versuchsmotor (DEUTZ BF6M1013 EC) jeweils bei niedriger (1.000 min™), mittlerer
(1.500 min™") und bei hoher Drehzahl (2.000 min™") Lastmomentspriinge verschiedener
Hohe aufgepriagt und die Sprungantwort des Aufladesystems, also der Ausgangsdruck
des Turboladers gemessen. Aus dem Antwortverhalten wird unter der vereinfachten
Annahme eines PT1-Verhaltens die mittlere Zeitkonstante 7, bestimmt. Dieser Uber-
tragungsfunktion wird das Kennfeld der stationdr vermessenen Ladedriicke als nicht-
lineare Verstarkung vorgeschaltet, Bild 2-6. Diese Art der Modellbildung erfordert,
ebenso wie die Vorgehensweise bei der Abbildung des Dieselmotors, die Messung
von Drehzahl und Drehmoment sowie zusitzlich die Erfassung des Ladedrucks
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(AM33). Das Modell erfiillt die Anforderung nach fester und variabler Schrittweite,
da das stationdre Kennfeld nur diskrete Zustinde kennt und die Reihenschaltung mit
dem PT1-Glied zu keinerlei Diskontinuititen fiihrt (AP32).

Bild 2-6: Modellbildung des Aufladesystems

Das erstellte Modell weist in Hinblick auf die Erweiterbarkeit eine hohe Flexibilitét
auf (AP31). Bei umfangreichen Messungen kann beispielsweise ein kiinstliches neu-
ronales Netzt trainiert und dadurch die als einfaches PT1-Glied angenommene Uber-
tragungsfunktion G,.(s) des Aufladesystems ersetzt werden. Eine andere Moglichkeit
besteht in der Integration eines Behiltermodells als Sammelrohr fiir die Abgase aus
den Zylindern mit Nachschaltung eines kennfeldbasierten empirisch-/physikalischen
Modells oder eines vereinfachten Hammerstein-Modells fiir den Abgasturbolader
[Sin2000].

Bei der Modellbildung komplexer Systeme ergeben sich nicht alleine die Fragestel-
lungen nach den Mdoglichkeiten der mathematischen Abbildung, sondern vielmehr
nach einer geeigneten Abbildungstiefe und dem damit einhergehenden Aufwand der
Parametrierung. Deshalb stehen bei der Modellbildung des Dieselmotors die Parame-
ter der Gleichungen (2.1-2.14) und deren Verfiigbarkeit im besonderen Fokus.

Im Folgenden werden Moglichkeiten der approximativen Bestimmung oder Berech-
nung unbekannter GroBen aufgezeigt. Als Alternative werden die aus einschligiger
Literatur bekannten Parameter als Standardwerte zur Modellparametrierung angege-
ben. Parameter, deren Wertevariation innerhalb sinnvoller Toleranzgrenzen kaum zu
einem verdnderten Berechnungsergebnis fithrt, werden als nichtsensitiv bezeichnet
[Sal2005]. Der sich aus einem Datenfehler in diesen Parametern ergebende Anteil am
Gesamtfehler bei der Losungsberechnung der Modellgleichungen ist vernachlassigbar
gering.
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2.1.3 Parameter: Sensitivitat und Verfugbarkeit

Als aus den Datenbldttern der Motorenhersteller bekannt vorausgesetzt werden cha-
rakteristische geometrische sowie konstruktiv-technologische Parameter, vgl.
[Agc2009, Deu2009, Man2009]. Zu diesen zdhlen: der Kurbelradius r, das Schub-
stangenverhiltnis 4, die Pleuellange /, das Hubvolumen V,,, die Zylinderzahl z, die
Bohrung d,,, das Verdichtungsverhéltnis ¢ und die Ziindfolge. Die Kolbenfldche
Ap, sowie die anderen auf den einzelnen Zylinder bezogenen geometrischen Groflen
sind daraus in guter Ndherung berechenbar. Die vorgegebenen Standardparameterwer-
te der Gleichungen des mathematischen Modells liegen innerhalb der physikalisch-/
empirisch sinnvollen Grenzen. Fiir den Anwender stellt sich bei der Festlegung der fiir
die Abbildung eines speziellen Motors unbekannten Parameterwerte die Frage nach
der erforderlichen Genauigkeit in Hinblick auf eine hohe Ergebnisgiite. Die nachfol-
gend durchgefiihrte Sensitivititsanalyse gibt Auskunft dariiber, welche Parameter be-
reits bei kleinen Anderungen zu groen Abweichungen in den Simulationsergebnissen
fithren. Ergéinzend belegt sie, welche Parameter einen geringen Einfluss auf das stati-

ondre sowie dynamisch ermittelte Simulationsergebnis haben.

Sensitivititsanalyse

Im Folgenden werden ausgewdhlte Modellparameter des Parametervektors
2 =(p,.....p.)" isoliert auf ihre Sensitivitdt untersucht. Bei Konstanthalten aller tibri-
gen Parametergroflen auf ihrem Standardwert (im mittleren Bereich des betrachteten
Werteintervalls) wird der zu untersuchende Parameterwert p, in Richtung p, . der
unteren sowie p,,. der oberen Wertebereichsgrenze verschoben. Die Auswirkung
dieser Verdnderung wird in Relation zur Ursprungskonfiguration anhand einer Wir-
kungsgradbetrachtung des Gesamtsystems Dieselmotor angegeben. Zur Untersuchung
wird in der Simulation von einem geregelten Dieselmotor ohne ATL ein Testszenario
durchfahren.

Zu Simulationsbeginn betrdgt die Motordrehzahl »,= 1.000 min”', das Lastmoment
Tgeo= 100 Nm und die vom Regler vorgegebene Einspritzmenge m,,; ,= 14,9 mg. Das
entspricht bei einem Heizwert von H, =42,8 MJ/kg einem Gesamtwirkungsgrad 7,
von 25,66 %. Wihrend der Simulationszeit von 30 s wird zunédchst ein Storgrof3en-
sprung und im Anschluss ein Fiihrungsgro3ensprung aufgeschaltet, vgl. Bild 2-7.
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Bild 2-7: Stor- und FiihrungsgréBensprung zur Untersuchung der Parametersensitivitét

Die Beurteilung der Abweichung aufgrund verdnderter Parameterwerte erfolgt auf
Basis der angenommenen Standardwerte anhand der prozentualen Differenz der
arithmetischen Mittelwerte 77, , ~und der Streuungsmalle Spannweite R, sowic
O, 15,,» dem unteren bzw. Q, ;. , dem oberen Quartilswert.

Fiir die Untersuchung der Auswirkungen auf den stationidren Betrieb werden nur Zeit-
intervalle beriicksichtigt, in denen sowohl bei Verwendung des Standard- als auch des
gedanderten Parameterwerts die Drehzahlen stationdre Verldufe aufweisen,
Bild 2-8 (hellgrau hinterlegter Bereich). Durch die Implementierung eines entspre-
chenden Algorithmus wird sichergestellt, dass die Verteilung der Merkmalswerte iiber
der Zeit (und damit tiber den Sollwertvorgaben) bei der Bestimmung der genannten
Vergleichskennzahlen identisch ist. Als Kriterium fiir Stationaritit wird ein moderater
Gradient der Drehzahlmittelwerte zweier aufeinanderfolgender Rechteckfenster der
Liange 100 ms festgelegt, was die Dynamikeinfliisse der modellierten Drehschwin-
gungsverldufe neutralisiert. Das Resultat besteht in einer quantitativen Aussage iiber
die simulationsseitig bestimmte Wirkungsgraddnderung bei einer Parameterwertan-

passung im vorliegenden Szenario.
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Bild 2-8: Verfahren zur Bestimmung statischer Vergleichskennzahlen fiir die Sensitivitats-
analyse am Beispiel des Motortragheitsmoments

Die Vorgehensweise bei der Bestimmung der dynamischen Vergleichskennzahlen ist
identisch. Das erzielte Ergebnis hingt aber zusétzlich zu den Einfliissen des verénder-
ten Parameterwerts stark von den voreingestellten Regelparametern ab. Dennoch er-
laubt die Untersuchung — unter der Annahme einer unverdnderten Reglereinstellung —
qualitative Aussagen iiber den Wirkungsgradtrend im transienten Betrieb bei einer
entsprechenden Parameterwertanpassung. Sie resultiert sowohl in einem verdnderten
Unter- als auch Uberschwingen der Drehzahl, im Vergleich zum Verlauf bei Verwen-
dung der Standardparameter. Das fiihrt zu einem verdnderten Wirkungsgradverlauf.
Ein exakt symmetrisches Verhalten im Verlauf der Wirkungsgradabweichungen zwi-
schen dem Ursprungsverlauf bei Verwendung der Standardparameter und dem neuen
Verlauf mit variiertem Parameter kann trotz groBer Differenzen des urspriinglichen
Verlaufs mit dem Vergleichsverlauf zu identischen arithmetischen Mittelwerten
M. fiihren. In diesen Féllen sind die Spannweite und die Quartilswerte von beson-
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

derer Aussagekraft, da sie die starken Abweichungen belegen und den grof3en Einfluss

der Parameterverdnderung widerspiegeln.

Stan- A (%) statisch A (%) dynamisch
Para- Wert | dard-
LG8 wert 77sta Rn Qo,zs,n QO,75,7] ﬁdyn Rr] Qo,zs,q Q0,75,;7
J 1o 5,0 s 0,21 2,20 -0,20 -0,12 13,14 0,81 -10,43 -0,97
(kgm/s?) 0,5 ’ 0,10 -7,29 0,47 1,14 -5,41 -3,71 7,77 -3,52
m,, 5,0 276 0,10 -0,11 0,08 0,12 0,15 0,01 0,19 0,14
(kg) 1,0 -0,10 2,0 -0,08 -0,09 -0,03 0,01 -0,12 -0,20
2, 988 200 -17,34 0,17 -17,50 -15,30 -13,96 0,40 | -18,06 -7,79
(J/kgK) 774 6,94 3,77 4,45 7,34 7,36 -0,42 5,02 11,06
P mp.ch 359 355 -2,71 -1,66 -2,58 -2,64 -2,56 0,08 -2,67 -2,83
(°CS) 345 1,15 2,52 1,72 1,57 0,99 0,01 1,43 1,29
Dbt 70° 50 -12,96 | -17,66 | -13,52 -13,88 -10,58 0,18 | -13,86 -7,71
(°CS) 40 0,58 -0,17 0,00 0,00 0,77 -0,10 0,27 0,03
@b inCs 240 220 -2,13 -0,40 -0,47 -1,81 -2,53 0,18 -1,16 -3,12
(°CS) 180 -2,13 -2,34 -3,39 -2,09 -1,76 -0,01 -3,17 -1,43
P Cmbexp 540 50 0,51 0,51 0,43 0,52 0,49 -0,01 0,46 0,57
(°CS) 510 -0,68 1,09 -0,62 -0,68 -0,65 0,02 -0,62 -0,80
Mgy 2,0 15 -0,41 1,94 0,00 0,00 -0,49 0,07 -0,35 -0,03
) 1,0 2,40 3,03 2,22 2,30 2,37 -0,07 2,49 2,29
H, 43,0e6 | 428 0,00 0,57 0,00 0,00 0,03 0,08 0,04 0,03
(J/kg) 42,0e6 6 -0,07 2,74 -0,8 -0,03 0,00 -0,35 -0,08 -0,14
P il 850 840 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
(kg/m®) 820 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Apis o 3a Ty -8,21 -4,92 -9,06 -7,96 -7,09 0,16 -9,02 -6,29
(m*) a ’ 6,13 4,35 6,83 5,96 5,80 -0,12 6,80 6,21
Vire 4 3 -0,81 0,46 -1,01 -0,74 -0,74 0,01 -0,97 -0,66
) 1 1,69 3,77 2,03 1,57 1,63 -0,04 2,05 1,26

* Abbruch der Simulation, da Ist-Drehzahl auf 0 min™ fillt. a=z Pis.

Tabelle 2-6: Sensitivitdt der Modellparameter

Aus den Ergebnissen der Sensitivititsanalyse konnen die gewlinschten Riickschliisse
auf den erforderlichen Aufwand bei der Parameterwertbestimmung fiir das Modell
abgeleitet werden. Die durch fette Schrift hervorgehobenen Parameterwerte haben
einen, auf den Wirkungsgrad als relevant identifizierten Einfluss. Die Bestimmung
geeigneter Werte wird nachfolgend betrachtet.
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Modellparametrierung

Aus Tabelle 2-6 geht hervor, dass die auf die Kurbelwelle reduzierte Gesamtmassen-
tragheit J , des Dieselmotors den transienten Wirkungsgradverlauf stark beeinflusst.
Folglich muss bei der Gesamtmaschinensimulation die Bestimmung der Motortrégheit
dann moglichst genau sein, wenn die Summe der zu beschleunigenden Massentréghei-
ten im Vergleich zu J , klein 1st. Sie kann bei Kenntnis einer Vielzahl geometrischer
und materialspezifischer Grofen iiber den Steiner-Ansatz nach [Dub2005] berechnet
werden. Da diese dem Anwender in der Regel nicht vorliegen, kann sie durch einen
modifizierten Auslaufversuch ohne groflen Messaufwand bestimmt werden. Hierfiir
wird der Dieselmotor ohne #uBere Last mit einer Drehzahl n, =2.200 min™ betrieben.
Mit der empirischen Gleichung (2.6) ergibt sich das anliegende mittlere Reibmoment
T, zu 119 Nm. Der Pedalwert des laufenden Motors wird zum Zeitpunkt 7, =0's
schlagartig auf 0 % zuriickgenommen. Dann wird, ohne die Zufuhr von Kraftstoff, die
Zeit At bis zum Erreichen der Drehzahl », = 1.000 min™ gemessen. Die Massentrig-
heit ldsst sich jetzt durch den Ansatz in (2.19) mit ausreichender Genauigkeit
[Krii2006] berechnen.

Jred:L.z_}r
2r-(ny —ny)

(2.19)

Die Annahme einer konstanten spezifischen volumetrischen Warmekapazitit ¢, des
Verbrennungsgemischs fiihrt sowohl bei der stationdren als auch bei der dynamischen
Wirkungsgradbestimmung zu hohen 7 -Abweichungen (bis >+ 10 %). Deshalb wird
fiir die Zylinderdruckberechnung die in [Pis2002] dargestellte Abhéngigkeit vom
Luftverhéltnis 4 im Brennraum, von der Lufttemperatur 7mp sowie vom Zylinder-

druck p.,, in Form hinterlegter Kennfelder beriicksichtigt.

Aufgrund des groBen Einflusses der Prozessparameter Verbrennungsdauer ¢, ,
Verbrennungsbeginn ¢, , und Formfaktor m,, (vgl. [Vib1970, Pis2002]) konnen
diese sowohl bei der Modellierung der Verbrennung eines Motors als auch bei der
Abbildung der Verbrennungsprozesse verschiedener Motoren in der Gesamt-
maschinensimulation nur bei Akzeptanz grofler Differenzen zum realen Prozessver-
lauf als konstant angenommen werden. Andernfalls miissen die Parameter mittels Zy-
linderdruckindizierung nach [Vib1970] aus vermessenen Referenzpunkten bestimmt
werden. Soll dieser Aufwand im Rahmen der Antriebsstrangsimulation nicht betrieben
werden, so konnen fiir eine Ndherung die Parameter durch drei weniger aufwendige
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Messungen festgelegt werden. Das Ziel der so vorgenommenen Parameterwahl be-
steht aber nicht darin, moglichst realitdtsnahe Zylinderdruck- oder Temperaturverlau-
fe bestimmen zu konnen, um diese mit den Werten eines Indikatordiagramms zu ver-
gleichen. Vielmehr wird auf dieser Betrachtungsebene durch die Schitzung der Pro-
zessparameter @, ;s o> Mo Versucht, den in den drei Messungen bestimmten
Kraftstoffverbrauch und den des vorgestellten Modells zu einer guten Deckung zu
bringen. Die Messungen erfordern die Erfassung der Motordrehzahl, des Drehmo-
ments, des Ladedrucks sowie des Kraftstoffverbrauchs. Dem Motor werden fiir je-
weils eine niedrige, eine mittlere und eine hohe Drehzahl ein kleines, ein mittleres
sowie ein groBes Lastmoment aufgeprigt. Die gemessenen GroBen werden dann he-
rangezogen, um die Prozessparameter der einzelnen angefahrenen Arbeitspunkte fest-
zulegen. Diese Wahl orientiert sich an Vergleichswerten realer Motoren [Miil1996]
und erfolgt innerhalb der in [Pis2002] vorgegebenen sinnvollen Grenzen. Im Hinblick
auf eine detaillierte Prozessbetrachtung im Zylinder ist von dieser Vorgehensweise
abzuraten. Im Rahmen der als Ziel definierten Wirkungsgradbetrachtung des Diesel-
motors innerhalb eines Gesamtmaschinenmodells erscheint sie als ein probates Mittel,
um den fiir die Parametrierung erforderlichen Messaufwand zu senken. So konnen die
Dieselmotordrehzahl und der Kraftstoffverbrauch im einfachsten Fall direkt vom
CAN-Bus abgegriffen und das Drehmoment iiber eine Kraftmessdose aus dem Stiitz-

moment des Motors bestimmt werden.

Einen grofen Einfluss sowohl auf den stationdren als auch auf den dynamischen Wir-
kungsgradverlauf hat die Variation der wiarmeiibertragenden Kolbenfldche 4, ,,.

Die tiberschldgige Bestimmung der Kolbenfldche ist mit der Angabe der Bohrung in
den Datenbléttern berechenbar. Fiir die Bestimmung der Wirmeverluste iiber die
Brennraumwinde nach WOSCHNI ist aber die Form des in der Projektion einfach als
Kreisflaiche berechenbaren Kolbenbodens von Bedeutung. Da diese in der Regel un-
bekannt ist, wird hier von einem o -Brennraum ausgegangen und die Fliche ge-
schitzt. Bei einer schlechten Annahme von 4, ,, ist, im Abgleich mit den drei erfor-
derlichen Messungen, ein systematischer Fehler in der Verlustberechnung anhand der
Verbrauchsdifferenz zwischen Simulation und Messschrieb erkennbar. Dieser kann
nur durch die Korrektur von 4, ,, ausgeglichen werden, was zu einem fiir dieses

Modell stimmigen Parameterwert flihrt und die Verlustberechnung ermoglicht.

Die durchgefiihrte Sensitivititsuntersuchung beschrinkt sich auf ein vorgegebenes
Testszenario, zeigt aber deutlich die Trendentwicklung des Motorwirkungsgrads in
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Abhéngigkeit der isolierten Parameterverdnderungen auf. Eine Untersuchung der
Auswirkungen einer simultanen Variation mehrerer Parameter erscheint hier nicht

zielfiihrend, da sie nur bedingt praktische Hinweise zur Modellparametrierung gibt.

2.2 Modellierung des Motorreglers

Der Motorregler hat die Primdraufgabe, die betriebspunktspezifische Einspritzmenge,
-lage und -dauer zu bestimmen. Uber die Verstellung der Dosiermenge des Einspritz-
systems kann dem Fahrerwunsch nach einer vorgegebenen Solldrehzahl oder
einem vorgegebenem Solldrehmoment entsprochen werden. Zusitzlich werden kriti-
sche Arbeitspunkte wie eine Uberdrehzahl oder das Unterschreiten einer kritischen
Mindestdrehzahl (Absterben des Motors) durch entsprechende Begrenzungen oder

Zusatzmengen vermieden.

Mechanischer Motorregler

Seit der Erfindung des Dieselmotors kommen mechanische Regler zum Einsatz. Die
fiir Motoren mobiler Arbeitsmaschinen relevanten mechanischen Regler werden funk-
tional in Enddrehzahlregler, Leerlauf-Enddrehzahlregler und Alldrehzahlregler (Zwi-
schendrehzahlregelung) unterteilt. Details zum konstruktiven Aufbau der als Flieh-
kraftregler ausgefiihrten mechanischen Messwerke finden sich in [Bos1993].

a . b
( ) N 15 ||TT]HWL%SH 11 ( ) .
1 ”]?CT” 4 A: Leerlaufgeregelt B: Zwischendrehzahlgeregelt
min max C: Enddrehzahlgeregelt

A B C

< pld
<4<

Y
A
Y

max

Volllast

- Regelstangenweg s

=
=
=
=

1 Regelstange 4 Regelfeder 3 betrieb
2 Verstellhebel 5 Pumpenkolben _ 4 \\ >
3 Fhehgew1cht 6 Nockenwelle Ridte,1b Motordrehzahl "Iﬂ'u';:.uh Rite b

Bild 2-9: (a) Aufbau des RQ-Reglers (b) Regelkennfeld des RQV-Reglers, [Bos1993]
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Bild 2-9 (a) zeigt beispielhaft den schematischen Aufbau eines RQ-Fliehkraftreglers
(Leerlauf-Enddrehzahlregler). Bild 2-9 (b) verdeutlicht die Funktionsweise eines
RQV-Alldrehzahlreglers inklusive Leerlauf-Enddrehzahlregelung anhand seines Re-
gelkennfelds. Der Regelstangenweg s des Kennfelds ist proportional zur Sollein-
spritzmenge, die abziiglich der inneren Verluste des Gesamtsystems Motor fiir die
Hohe des abzugebenden Drehmoments steht. Bei einer reinen Enddrehzahlregelung
werden beim Uberschreiten der oberen Volllastdrehzahl infolge einer Motorentlastung
der Regelstangenweg und damit die Einspritzmenge reduziert (C).

Der Leerlauf-Enddrehzahlregler erweitert diese Funktionalitit, sodass bei vollstiandi-
ger Zurlicknahme der Verstellhebelstellung (Verbindung zum Gaspedal) und Nulllast
eine Mindestmenge entsprechend der Leerlaufstellung der Regelstange eingebracht
wird (A).

Der Alldrehzahlregler ermoglicht dariiber hinaus die Einhaltung des Fahrerwunschs

nach einer konstanten Drehzahl im gesamten Bereich zwischen unterer Leerlauf- und
oberer Volllastdrehzahl (B).

n. —n
Ddieh  Tldgb 100 % (2.20)

n ldg ,ub

o=

Der iiber die Regelfedern einstellbare Proportionalgrad (P-Grad) § eines Motorreg-
lers (2.20) gilt als Mal} fiir die zu erwartende Drehzahlerh6hung An,, (nidle,ub —n,dg,ub)
bei Entlastung des Dieselmotors. Ausgehend von der oberen Volllastdrehzahl »,, ,
wird bei identischer Verstellhebelstellung der Motor komplett entlastet und die Dreh-
zahlzunahme auf die Ursprungsdrehzahl bezogen, vgl. Bild 2-9 (b).

Elektronischer Motorregler

Seit Anfang der 1980er Jahre wird die Regelung von Dieselmotoren mit elektroni-
schen Steuergeridten (ECU) realisiert. Ausnahmen bilden heute nur Kleingerdtemoto-
ren oder Motoren einer niedrigen Technologiestufe in édlteren Fahrzeugen.

Der Grund hierfiir sind die vielféltigen Vorteile des elektronischen Motorsteuergerats
gegeniiber der rein mechanischen Regelung. Hierzu zdhlen die hohe Verfiigbarkeit
iber das gesamte Fahrzeugleben, sichere Funktionalitit auch unter extremen Umwelt-
einfliissen (-40 °C...+60 °C, Vibration, Verschmutzung, Feuchtigkeit), hohe Flexibili-
tat und Adaptionsmoglichkeit sowie die echtzeitfdhige Verarbeitung von Betriebsda-
ten [Lac2004, Mol2007].
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Diese ist aufgrund der steigenden Mikroprozessorleistungen trotz zunehmender Ein-
gangswerte, Parameterzahlen (vgl. Bild 2-10) und hoher Programmkomplexitdt ge-
wiahrleistet.

EDC-Family DARDANOS
MIPS 1/Qs = 1999 2004 2008

MVCO01-20 | MVC03-8 MVC04-6  MVCO05-4 MVC(%H-S

250
"t‘-tnddf /-,;-‘ ﬁh ‘4"
125 Lo
oO-"
MC68332 MPC565 MPC5534 MPC556
25 17 MHz 56 MHz 72 MHz 128 MHz
Architecture 32 bit 32 bit 32 bit
Memory 512 kB 1102 kB 1120 kB 3872 kB
IP-Class IP65 IP69K IP6K7 IP6K9K  IP69K

Bild 2-10: Komplexitdtsentwicklung von Steuergeriten der Fa. HEINZMANN

In der Regel besteht ein Motorsteuergerit aus vier Hauptbaugruppen (vgl. Bild 2-11):
Uber die Eingangsbaugruppe werden die sensorisch erfassten Betriebskenngrofen der
Peripherie konditioniert (Begrenzung, Filterung) und zur Verarbeitung weitergeleitet.
Die Einganssignale der Sensoren sind iiblicherweise analog, digital oder pulsférmig.

Mittels der Ausgangsbaugruppe werden dann die Aktoren entweder direkt oder iiber
Leistungsendstufen durch Schalt- und PWM-Signale angesteuert.

Kernbaugruppe

Sensoren Aktoren

CP EEPROM

RAM

3 v
@) — ROM oy
I B =
& 5 Flash-EPROM )
= =]
= = =
wn = wn
gﬂ < Service o0
= - =
= Geriitehersteller P

= =1
:(J_ﬁ:— = Endkunde %ﬂ
- - :
= <

=Or |

CAN Seriell Firewire
(SAE-11939) (1S09141)
Interfacebaugruppe

Bild 2-11: Aufbau einer ECU
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In der Kernbaugruppe, bestehend aus Mikroprozessor, Programm- und Arbeitsspei-

cher, werden die Eingangssignale ausgewertet. Innerhalb des Steuergerits erfolgt die

Kommunikation iiber den Adress-/Datenbus in 8, 16 oder 32 (multiplexed)-bit-
Ausfithrung [Hei2009].

Die vierte Baugruppe — die Interfacebaugruppe — ermdglicht fiir die Diagnose oder
Parameter- und Programminderungen (Ablaufprogramm des Flash-EPROM) den
Zugriff auf die verschiedenen Speicherbausteine. Ubliche Schnittstellen sind CAN
(SAE-J1939), die serielle Schnittstelle (ISO9141) und in Zukunft die Firewire-
Schnittstelle [Bos2009a]. Herstellerseitig wird fiir die ECU eine Berechtigungs-
hierarchie fiir den externen Zugriff vorgegeben, so dass Parameter der einzelnen Ap-

plikationsebenen (Level) nur von entsprechend autorisierten Benutzern verdndert
werden konnen.

Die ECU (die, falls wie vorliegend fiir einen Dieselmotor konzipiert, auch Electronic
Diesel Control (EDC) genannt wird) ist der Regler und StellgroBenbildner fiir ver-
schiedene kaskadierte Regelkreise und stellt eine groBe Vielfalt an Funktionen zur
Abstimmung der Einspritzmenge bereit. Der von Motorenherstellern tatsdchlich fiir
einen Motor genutzte Funktionsumfang der Steuerungen variiert mit der Technologie-
stufe [Mol2007, Ren2009]. So kénnen beispielsweise Funktionen wie eine gesteuerte

Voreinspritzung oder die Regelung des Spritzbeginns bei den mechanischen Ein-
spritzsystemen (Reihen-, Verteilereinspritzpumpe) nicht realisiert werden.

! Betriebswerte
' Soll-Drehzahl 0...300 rad/s
K Ist-Drehzahl 0...300 rad/s
! Ist_P-Grad 0...80 Yo
1 —
. I Soll-Einspritzmenge PV
EDC-Funktionen

0...150¢-6  m"3
Ist-Einspritzmenge
Vorgabe der Maximalbegrenzungsmenge

0...150e-6  m"3
’ Einspritzmengengrenze n-abh, 0..150e-6  m"3
. g . ; Einspritzmengengrenze p-abh. 0...150e-6 m"3
FahrgcschWIndlgkmtsbcgrcnzung / wirksame Einspritzmengengrenze 0...150e-6  m"3
Fahrgeschwindigkeitsregelung ! Kraftstoffverbrauch aktuell o0 Ih
|Ladedruckabhingige Mengenbegrenzung Motortemperatur, aktuell 233..2000 K
Ladcdruckrcgclung . Taktungszcit 1...1€3%6.5 ps
1
Lcrrlaufrcgc]ung | Konfigurationswerte
i \ Skalare Parameterwerte
Zw1_schendrehz§hlregelung \ eyl 75150 sadie
Aktive Ruckelddmpfung i Nenndrehmoment 0.800 Nm
H H : ! Nenndrehzahl 100...200 rad/s
- Elnsprltzbeglnpregelung \ Zeitkonstante Sollwertgeber 0...100 %
Mengenausglelchsregelung \ Drehzahlrampe Kaltstart 0.5-25 rad/s"2
" ! Konstanter (1) oder n-abh. (2) 1,2 -
Laufruhenregelung ||‘ o T
\

] 1D-Kennfelder
Drehzahlstiitzstellen 75..300  rad/s
Einspritzmengenstiitzstellen 0..150¢-6 m"3
: 2D-Kennfelder

) Ladedruckstiitzstelle

\ Drehzahlstiitzstelle

\ LDA-Mengenbegrenzung

0..3e5 Pa
0...300 rad/s
0...150e-6 m"3

Bild 2-12: Funktions- und Parametervielfalt heutiger EDCs
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Fiir Motoren in mobilen Arbeitsmaschinen sind aus Bedienersicht zunichst die bereits
oben beschriebenen prozessrelevanten Funktionen wie Leerlauf-, Zwischen- und End-
drehzahlregelung wichtig. Fiir die Hersteller der Maschinen ist dariiber hinaus eine
Vielzahl weiterer Funktionen von hochster Bedeutung, da sie die Charakteristik und
das Verbrauchsverhalten des Dieselmotors mal3geblich beeinflussen. Obenstehendes
Bild 2-12 zeigt einen Uberblick iiber die Funktionsvielfalt heutiger EDCs [Bos2009a,
Hei2009, Lac2004]. Dariiber hinaus vermittelt sie (wenigstens ansatzweise) einen
Eindruck tiber die grole Menge erforderlicher Parameter zur Realisierung der Regel-
funktionen [Hei2006].

Auf Basis dieser Erkenntnisse wird fiir die modellseitige funktionale Abbildung des
Motorreglers eine Vorgehensweise gewéhlt, die von einer Minimalzahl vorhandener
Parameter und Messungen ausgeht.

e Simulative Streckenidentifikation als Basis fiir die Reglerauslegung
e Reglerentwurf

e Erweiterung des Regleransatzes um Zusatzfunktionalititen analog zum Funktions-

umfang heutiger Steuergerite auf Basis von Messungen

2.2.1 Simulative Streckenidentifikation

Fiir die Reglerauslegung nach den Entwurfsprinzipien der linearen Regelungstechnik
muss das erstellte mathematische Modell Verbrennungssystem und Triebwerk lineari-
siert werden.

Durch herkdmmliche Linearisierungsverfahren kann das dynamische Verhalten nicht-
linearer Systeme in der Umgebung eines typischen Arbeitspunkts approximiert wer-
den. Ein Beispiel fiir ein Verfahren zur Naherung des Kleinsignalverhaltens ist die
TAYLOR-Approximation. Da es fiir einen Fahrzeugdieselmotor aber einen solchen
typischen Betriebspunkt nicht gibt (Ausnahme ist der Range-Extender), wird ein an-
derer Ansatz verfolgt: Durch mehrfache simulative Streckenidentifikation wird das
Ubertragungsverhalten iiber einen weiten Arbeitsbereich des Motors bestimmt. An-
schlieBend wird durch eine entsprechende Approximation eine abschnittsweise inver-
se Funktion gebildet und dem nichtlinearen Streckenmodell nachgeschaltet, um in
Summe ein lineares Ubertragungsverhalten zu erzeugen. Anhand dieser Ersatzstrecke
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

wird der Regler nach den Prinzipien der linearen Regelungstechnik ausgelegt und auf
die nichtlineare Strecke angewandt.

Fiir die simulationsgestiitzte Analyse wird dem Versuchstriger (hier der simulativ
abgebildeten Regelstrecke des Dieselmotors) zunichst eine Testfunktion aufgeschal-
tet. Die Auswertung der Fiihrungsantwortfunktion erlaubt dann die Ermittlung eines
Néherungsmodells.

Nebenbedingungen der Identifikation

Eine Nebenbedingung bei der Identifikation stellt die Festlegung des Initialzustandes
der Strecke dar. Idealerweise erfolgt die Identifikation aus einem Gleichgewichts-
zustand heraus. Dieser liegt strenggenommen nur vor, wenn unter Konstanthalten des
EingangsgroBenvektors die Anderungen der Systemzustinde null sind. Dieses Verhal-
ten ist aber aufgrund des intermittierenden Kreisprozesses im Dieselmotor und den
damit verbundenen Drehzahlschwankungen im Stationdrbetrieb nicht moglich. Des-
halb wird der Ungleichformigkeitsgrad, regelungstechnisch als Grenzschwingung in-
terpretierbar, fiir die Systemidentifikation vernachlissigt und stationére Betriebspunk-
te als Gleichgewichtszustdnde angenommen.

Eine weitere Nebenbedingung geht auf das Anlass- und Startverhalten des
Dieselmotors zuriick. So lduft der modellierte Dieselmotor aus dem Ruhezustand
(ng,, =0 min™) nicht einfach durch die Vorgabe einer Einspritzmenge an. Vielmehr
ist, vergleichbar mit der Realitdt (Eingriff eines elektrischen Starters bis zu einer im
Steuergerit programmierten Grenzdrehzahl), die Uberwindung des maximalen
Summen-Kompressionsmoments erforderlich. Hierflir muss aber mindestens ein
Zylinder bei Simulationsstart exakt den Kurbelwinkel des Einspritzzeitpunktes
aufweisen, so dass die EingangsgroBenvorgabe auch tatsdchlich zu einer Einspritzung
und damit zur Ziindung fiihrt. Die erforderliche Einspritzmenge, um das Triebwerk in
Rotation zu versetzen, liegt allerdings deutlich iiber der Leerlaufmenge des
unbelasteten Motors. Der erwiinschte Eingangssprung ist folglich erst nach
Aufschalten der Startmenge mdglich. Bild 2-13 zeigt das simulierte Startverhalten
eines 1-Zylinder- (a) sowie eines 6-Zylinder-Triebwerks (b). Hierbei wird dem Motor
ausgehend von der Ruhelage bei der Einspritzmenge 0 mg ein bis zu einem Grenzwert
steigendes  Startermoment 7). vorgegeben. Nach Uberwindung des

Kompressionsmoments beschleunigt die Kurbelwelle bis zu einer Grenzdrehzahl. Ab
dieser wird das Startermoment weggenommen und die Einspritzung setzt ein.
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors
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Bild 2-13: Simulierter Startvorgang (a) 1-Zylinder-Triebwerk b) 6-Zylinder-Triebwerk

Mittels Energieansatz (2.21) ldsst sich das erforderliche Grenzmoment T bestim-

starter,lim

men. Es betrigt im vorliegenden Fall des modellierten 1-Zylinder-Triebwerks 85 Nm.
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Um das Anlaufen des Motors beim Start aus der Ruhelage heraus sicherzustellen,

muss gewdhrleistet sein, dass das Arbeitspotenzial W, des Startermoments be-

tragsmébBig stets tiber der zu verrichtenden Kompressionsarbeit W, liegt. Der dann
am oberen Totpunkt (¢ =360 °CS) anliegende Arbeitsiiberschuss treibt den Kolben

dartiber hinaus und beschleunigt das Triebwerk, vgl. Bild 2-14.
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Bild 2-14: Starterauslegung mittels Energieansatz
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Aufgrund dieser Nebenbedingung erfolgt die Systemidentifikation aus einem frei
wihlbaren stationdren Betriebspunkt und nicht aus der Ruhelage heraus.

Ubertragungsverhalten gemifB Endwert der Sprungantwort

Das prinzipielle Ubertragungsverhalten kann nach [Lut2007] aus dem Endwert der
Sprungantwort ermittelt werden. Dafiir wird der Strecke bei verschiedenen Solldreh-
zahlen n, im eingeregelten Zustand ein Einspritzmengenoffset Am,  vorgegeben.
Die Ausgangsgrofle n,, ergibt sich dann aus der Summe der Regelmenge m fiir

act inj ,Ctrl

die vorgegebene Solldrehzahl und der Offsetmenge. Mit Aufschalten der Offsetmenge
werden die Regelmechanismen iiber einen Trigger deaktiviert, so dass das Einspritzen
der Zusatzmenge als Eingangsgrofensprung interpretiert werden kann. Hierbei wird
die AusgangsgroBle n,, beobachtet. Die Storgrofe Lastmoment 7,,, wird wéhrend der
Identifikationsphase auf 0 gesetzt. Bild 2-15 verdeutlicht die Vorgehensweise anhand
des Blockschaltbilds des verwendeten Simulationsmodells.

7,0
N, A An m_ ' 1 :

200607 (2 | e

PV Am Cmb, Drv

I e— n,, € [750,1250....,2250] min’

Bild 2-15: Identifikation von mechanischem System und Verbrennungssystem

Die Simulationsergebnisse zeigen, dass sich die

Sprungantworten nach Aufschaltung unter- 2200 ——
schiedlicher Einspritzmengenspriinge in neuen & *°%° n=2.144 (rpm)
Gleichgewichtszustinden stabilisieren. Diese }1222 E

hingen aber sowohl vom Startzustand (der § 1400

Solldrehzahl und korrespondierender stationirer ‘_ij 1200 n., :2750 (rpm)
Regelmenge) als auch von der Hohe des Ein- § 1508 T=47(S)Amm= 5 (mg)
gangssprungs (Einspritzmengenoffset Am,,;) ab. i Zzg e R

Da n,,(t > ) #0,# 0, handelt es sich um ein 0 L () 20 30
nichtlineares proportionales Ubertragungsele- Bild 2-16: Drehzahlverlauf bei
ment mit Ausgleich. Der verzogerte Anstieg Eingangssprung

deutet auf ein PT;-Element hin, Bild 2-16.

35



2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Der beobachtbare Sprungantwortverlauf ohne Uberschwingen und ohne periodische
Schwingungen tritt nur auf, falls die Ubertragungsfunktion positive reelle Zeitkon-
stanten aufweist. Die Regelstrecke des Dieselmotors, bestehend aus mechanischem
System und Verbrennungssystem, wird deshalb als PT;-Element angenommen. Fiir
die zugehorige Ubergangsfunktion

t

h(t)=K,(1-e ") =1.394 min’ (2.22)

miissen die statische Verstirkung K, und die Zeitkonstante 7, ermittelt werden. Die
statische Verstarkung K, kann aus der graphisch bestimmten Sprunghoéhe #(7) be-
rechnet werden. Sie betrigt:

n,,t—>owo)y—n, (=5) h(t) 1394 1 783 1
Am Am, 5 mg-min " mg-min (2.23)

inj inj

K,=

Beim Anlegen eines Einheitssprungs doppelter Hohe ergibt sich aber nicht die doppel-
te Verstirkung. Dieses Verhalten bestitigt die nichtlinearen Zusammenhénge der
Strecke, da die fiir den Nachweis der Linearitét einzuhaltenden Prinzipien (Superposi-
tion, Homogenitit) verletzt sind. Es zeigt sich aber, dass fiir die gewéhlten Solldreh-
zahlen die statischen Verstirkungen als Funktion der Offsetmenge in Form von Expo-
nentialfunktionen nach (2.24)

by-Am; dp-Amy,;

K, =a,-e "+c e Y (2.24)

n n n

beschrieben werden konnen. Eine geschlossene funktionale Abbildung der Verstér-
kung fiir alle Startdrehzahlen und Einspritzmengenspriinge ist aber nicht sinnvoll. Der
Grund hierfiir liegt in den Koeffizientenverldufen der einzelnen basisdrehzahlabhén-
gigen Exponentialfunktionen. Die Koeffizienten kdnnen zwar approximativ ebenfalls
durch Exponentialfunktionen dargestellt werden, der Verlauf sowie die Pearsonkoef-
fizienten R <[0,724;1] belegen aber die unzureichende Ubereinstimmung der Nihe-
rungsfunktionen. Das fiihrt zu groBen Abweichungen bei der Berechnung der Verstér-
kung. Die approximierten Funktionen konnen deshalb nicht verwendet werden, um als
»inverse Kennlinie* das nichtlineare Streckenmodell zu linearisieren. Das Ergebnis

der Approximation ist im nachfolgenden Bild 2-17 dargestellt.
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Bild 2-17: (a) Ndherungsfunktionen der Verstirkung K, (b) Koeffizientenverlauf der Nihe-
rungsfunktionen fiir K,

Im Sinne einer praxisnahen Reglerauslegung wird von der Linearisierung durch das
Verfahren der exakten Ein- und Ausgangslinearisierung [Kug2009] abgesehen. Der
Regler wird deshalb im Folgenden so entworfen, dass er fiir die Extremwerte der iden-
tifizierten Zeitkonstanten ein stabiles und robustes Verhalten aufweist.

2.2.2 Reglerentwurf

Das EDC-Modell soll die zwei in mobilen Arbeitsmaschinen iiblichen Betriebsmodi
des Dieselmotors, die Alldrehzahlregelung (Betriebsmodus 1, Bild 2-18) sowie die
Fiillungssteuerung mittels Fahrkennfeld (Betriebsmodus 2) ermoglichen.

Alldrehzahlregelung — Betriecbmodus 1

Im Alldrehzahlmodus gibt der Fahrer die FiihrungsgroBe n,,, iiber den Pedalwertgeber

(PV) oder einen Joystick vor. Der Regler regelt die StorgroBe des duBeren Lastmo-
ments 7, aus und die gewlinschte Solldrehzahl ein. Eine Maschine mit alldrehzahl-
geregeltem Motor kann bei konstanter Pedalstellung, identischer Getriebeiibersetzung,
aber steigendem Lastmoment (Fahr- oder Arbeitswiderstandszunahme) innerhalb der

vorgegebenen Einspritzmengengrenzen die aktuelle Geschwindigkeit beibehalten.

Als Basis fiir die Dieselmotorregelung im Betriebsmodus 1 wird ein PID-Regler ver-
wendet. Dieser wird zunichst durch entsprechende Entwurfsmethoden ausgelegt und
dann schrittweise um wichtige Funktionalitéten, die sein Verhalten nachhaltig beein-
flussen und den abschnittsweise nichtlinearen Charakter der Motorregelung vorgeben,
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

erweitert. Das Ergebnis besteht in einem modular aufgebauten Modell einer elektroni-
schen Motorsteuerung (AM4).

Kyl T, 1/J 1

ini.s m; i act 7-:1(11
inj,set GSt(S) inj acr > N

Gth.[)rv (S)

Bild 2-18: Alldrehzahlregelung des Dieselmotors aus Maschinensicht

Das erstellte EDC-Modell ist fiir den Betriebsmodus 2 nahezu identisch. Der einzige
Unterschied besteht darin, dass der PID-Regler entfdllt und an seiner statt ein Fahr-
kennfeld zur Einspritzmengensteuerung hinterlegt wird. Der Fall der Mengensteue-
rung wird deshalb nicht separat betrachtet, sondern am Ende des Abschnitts wird nur
das entsprechende Blockschaltbild fiir die EDC im Betriebsmodus 2 angegeben.

Auslegung des Alldrehzahlreglers

Der Alldrehzahlregler fiir das Modell des Motorsteuergerits wird in Anlehnung an die
Methodik in [Lun2008] erstellt, vgl. Bild 2-19.

I. Analyse der Randbedingungen

- Verfiigbarkeit der realen Strecke fiir Experimente (Kosten, Gefahrenpotential)
- Verfiigbarkeit eines Streckenmodells (Modellbildungsaufwand, Genauigkeit)
- Freiheit in der Wahl des Reglertyps, der Regelkreisstruktur (P, PI, PID, Fuzzy)

II. Auswahl des Entwurfverfahrens

- Heuristische Einstellverfahren - Dynamikvorgabe nach P-/N-Plan
- Wurzelortskurvenverfahren - Frequenzkennlinienverfahren

AL Entwurf und Auslegung
S1 Definition der Gutekriterien
- Stabilitét
- Sollwertfolge, Storkompensation
- Wunschdynamik
- Robustheit
S2 Festlegung der Reglerstruktur
S3 Analyse des Regelkreisverhaltens
S84 Bewertung und Anpassung der Giite

Bild 2-19: Verwendete Methodik zur Auslegung des Alldrehzahlreglers
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

I. Analyse der Randbedingungen

Die Untersuchung der Regelstrecke zur Herleitung einer geeigneten Reglerstruktur
entfillt, da fiir das Modell des Motorsteuergerits explizit ein PID-Regler gefordert
wird. Grundsatzlich ist aufgrund des ausgleichenden Verhaltens der Strecke auch ein
P- oder PI-Regler zur Regelung denkbar.

Im Vorfeld der Reglerauslegung in MATLAB/Simulink werden grundlegende, in der
Praxis zu beriicksichtigende Rahmenbedingungen betrachtet. Daraus werden die fiir
den modellseitigen Entwurf relevanten Zusammenhénge abgeleitet.

In der Praxis ist der Unleichformigkeitsgrad &, (2.25) des Hubkolbenverbrennungs-
motors eine Grofle, die bei seiner Auslegung zur Erhohung der Regelgiite berticksich-
tigt wird.

5[] _ act _ 2(nmax B nmin) (2.25)

act (nmax + nmin )

o, 1st ein MaB fiir die Drehzahlschwankungen der Kurbelwelle iiber einem Arbeits-
spiel und kann durch Erhohung der Schwungmassentragheit reduziert werden. Verur-
sacher sind die ungleichformigen Gas- und Massentangentialkraftverlaufe, die mit
steigendem Lastmoment und erhohter Einspritzmenge zunehmen. Je nach Zylinderan-
zahl und Motorbauweise ergeben sich aus dem Verlauf der Gas- und Massentangenti-
alkrifte verschiedene Haupt- und Nebenerregerordnungen. Mittels Spektralanalyse
[Wir1998a, Wirl998b] der Tangentialkraft F, eines Zylinders kann eine frequenzse-
lektive Schwingungsdiagnose durchgefiihrt werden. Das mit dem Streckenmodell si-
mulativ ermittelte Ergebnis ist in Bild 2-20 (a) den Harmonischen fiir einen Zylinder
eines 4-Takt Dieselmotors gegeniibergestellt.

Die durch Fast-FOURIER-Transformation (FFT) ermittelten Spektrallinien sind ein
Mal fiir die Amplitude sowie die Hiufigkeit des Auftretens eines Frequenzanteils im
Tangentialkraftverlauf des betrachteten Zylinders. Durch Uberlagerung der Nebener-
regerordnungen ergibt sich der in Bild 2-20 (b) dargestellte Verlauf der Haupterreger-
ordnungen (3, 6, 9...) eines 4-Takt-6-Zylinder-Reihenmotors (R6), die das Triebwerk

zu kritischen Torsionsschwingungen anregen konnen.
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Bild 2-20: (a) Spektralanalyse der simulierten Tangentialkraft F, eines Zylinders (b) Simu-
lierte Haupterregerordnungen eines R6-4-Takters

Im beschriebenen Streckenmodell des Kurbeltriebs und des Verbrennungssystems
werden die Haupterregerordnungen berechnet und auf den modellseitig anzukoppeln-
den Triebstrang iibertragen. Da die Kurbelwelle funktional und damit ideal steif abge-
bildet ist, wirkt 5, aber nicht zylinderselektiv auf die Drehzahl einzelner Kropfungs-
abschnitte zuriick. Deshalb ist es fiir den zu erstellenden PID-Regler ausreichend, die
aktuelle Drehzahl eines Referenzzylinders in die Berechnung der Regelabweichung
einzubeziehen, anstatt zylinderselektiv die Stellgrofen zu berechnen.

Der Einfluss des Stellglieds G, (s), bestehend aus Hochdruckpumpe, Leitungssystem
und Einspritzdiisen wird vereinfacht als Verzogerungsglied erster Ordnung mit kleiner
Zeitkonstante (7, =5 ms) angenommen. Von der Abbildung eines separaten Tot-
zeitverhaltens wie in [Tar1994, Boh2001] wird abgesehen. Der Grund hierfiir liegt

darin, dass wéhrend des Zeitraums A¢,, (2.26) zur Erfiillung zweier aufeinanderfol-

Int
gender Einspritzbedingungen (¢ s = ¢,,) permanent entsprechend der Signalabtastrate
und Prozessortaktung die Regeldifferenz und folglich der StellgroBensollwert berech-

net wird.

Aty =—— (2.26)

i'Z.fEng

At,, wird deshalb nicht als klassische Totzeit, sondern als Zeitraum, wihrend dessen
keine Eingangsgrofle aufgeschaltet werden kann, angesehen und ist implizit im Stre-
ckenmodell enthalten. Die eigentliche Totzeit, bestehend aus der Summe der benotig-
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ten EDC-Rechenzeit fiir die Bildung der Regeldifferenz und der Abtastzeit, wird ver-
nachléssigt.

I1. Wahl des Entwurfsverfahrens

Als Entwurfsverfahren werden fiir eine intuitive, graphisch leicht nachvollziehbare
Auslegung des Reglers das Wurzelortskurvenverfahren und der P/N-Plan ausgewéhlt.

II1. Reglerentwurf

Die Mindestanforderung an den geschlossenen Kreis G.(s) ist, dass die Pole in der
() fur t>1¢
AulBlerdem muss der Regler eine gute Sollwertfolge und eine StorgroBenkompensation

linken Halbebene liegen, wodurch Stabilitét (n,, (1) = n ) garantiert wird.

sta lim
ermdglichen, sodass lim(n,,(t)—n,, (1)) =0 gilt. Zur Einhaltung einer gewiinschten
Motordynamik werdetrr mentsprechende Sollwerte vorgegeben. Die Anstiegszeit 7,
(90 % des statischen Endwerts) wird mit 0,5 s, die Uberschwingweite d, mit 25 %,
die Einschwingzeit ¢, mit 2,5 s sowie die Ddmpfung mit 0,6 vorgegeben. An die
Dimpfung werden keine besonderen Forderungen gestellt, da bei kleinen Uber-
schwingern der zu regelnden Motordrehzahl nicht die Gefahr einer Zerstérung des
Aggregats besteht. Die zugelassene Uberschwingweite ermdglicht einen schnellen
StorgroBenausgleich einerseits und andererseits durch die Begrenzung auf 25 % des
Endwerts den Schutz direkt mit der Motordrehzahl gekoppelter Nebenaggregate oder

mit einer Wegzapfwelle betriebener Anbaugerite.

Das Ubertragungsverhalten des offenen Regelkreises G, (s)ergibt sich aus Ubertra-
gungsfunktionen der Teilsysteme zu Gleichung (2.27).

Kos  Kpo (K., (1+Tys)1+T,s)
G,(s)=Gy(s)-G .G St el N Wil TS g 2.27
0(8) =G5 () Gy p (5) - G, (5) 1+T s 1+T,;s ( Tys ( :
G,(s)
G __Yo 2.28
=116, (229

Der offene Kreis besitzt drei Polstellen. Durch die Gegenkopplung des Regleraus-
gangs entsteht der geschlossene Kreis G.(s) mit einem Poliiberschuss von 1. Durch
Verschiebung der Reglernullstellen und Anpassung der Kreisverstairkung wird die
Dynamik an die geforderten Grenzwerte angepasst. Aus der P/N- und WOK-
Darstellung von G.(s) geht die Lage der zwei konjugiert komplexen, nicht durch
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Nullstellen kompensierten, dominanten Pole vor (Bild 2-21 (a)) und nach (Bild 2-21
(b)) ihrer Verschiebung hervor.

(a) 5054 (b) 50
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Bild 2-21: (a) WOK und Sprungantwort vor N/P-Verschiebung (b) nach Verschiebung

Die so ermittelten Regelparameter werden fiir das nichtlineare Modell verwendet. Si-
mulative Untersuchungen zeigen, dass damit sowohl die Stabilitdt bei der Aufschal-
tung von Lastmomentspriingen als auch die Robustheit der Regelung gegeniiber La-
dedruckabweichungen gewahrleistet ist.

Erweiterung um den Leerlauf- und Enddrehzahlregler

In der Praxis kommen P- oder PI-Regler sowohl zur Begrenzung der Maximaldreh-
zahl als auch zum Einhalten der Mindestdrehzahl des Dieselmotors zum Einsatz. Im
EDC-Modell stellt der Leerlaufregler mit Erreichen des vorgegebenen Drehzahl-
Schwellenwerts proportional zur Abweichung eine zusétzliche Einspritzmenge zur

Verfligung, um dem Ausgehen des Motors entgegenzuwirken.

Um durch das EDC-Modell die aktuelle Drehzahl auf eine frei vorgebbare Maximal-

drehzahl zu begrenzen, was den realen Motor vor der mechanischen Zerstérung
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schiitzt, wird ein zusétzlicher Regler integriert. Mit Erreichen des oberen Drehzahl-
Schwellenwerts wird die Einspritzmenge reduziert, im Extremfall sogar bis auf 0 mg.

Erweiterung um die Maximalmengenbegrenzung

Zur Begrenzung des Maximaldrehmoments wird im Modell der EDC entlang eines
Vektors mit entsprechenden Drehzahlstiitzstellen eine Kennlinie (Volllastmenge) fiir
die maximale Einspritzmenge hinterlegt. Der Dieselmotor kann dadurch nur ein von
der aktuellen Istdrehzahl n,, abhingiges Maximalmoment abgeben. Das stellt iiber
dem gesamten Drehzahlbereich den Betrieb in mechanisch und thermodynamisch zu-

lassigen Grenzen sicher und beugt einem Bauteilversagen vor.

Erweiterung um den P-Grad

Auf Basis der Darstellung der Wirkungsweise des P-Grads mechanischer Drehzahl-
regler in Abschnitt 2.2 wird im EDC-Modell eine Moglichkeit zur Verfiigung ge-
stellt, um in analoger Weise einen P-Grad fiir den PID-Regler vorgeben zu konnen.
Hierfiir wird im EDC-Modell der vom Bediener via PWG vorgegebenen Solldrehzahl
n, der P-Grad-abhingige Korrekturwert An
grofle genutzt.

aufaddiert und als interne Fiihrungs-

set

5=10%

rotational
speed n__ (rpm) 500 0 torque Tldg (Nm)

Bild 2-22: P-Grad im EDC-Modell
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Bild 2-22 zeigt beispielhaft die Korrekturgrole An,, fiir zwei verschiedene P-Grade
(5 %, 10 %) tliber dem Betriebsbereich des Dieselmotors. Fiir mobile Arbeitsmaschi-
nen libliche P-Grade bei Dieselmotoren liegen im Bereich von 6 <10 % .

Mengensteuerung — Betriebsmodus 2

Wie zu Beginn des Kapitels erwéhnt, kann der Dieselmotor in mobilen Arbeitsma-
schinen auch im Betriebsmodus 2 betrieben werden. Der Fahrer gibt hierbei unter Be-
obachtung der aktuellen Fahrgeschwindigkeit {iber den PV-Geber indirekt einen

Drehmomentwunsch vor. Der Pedalwert pv_, wird drehzahlabhingig im frei pro-

grammierbaren Fahrkennfeld (Drive-Chr) der EDC in einen Regelstangensollwert und
damit in eine Einspritzsollmenge m,, . gewandelt. Bild 2-23 veranschaulicht die
Wirkprinzipien der Mengensteuerung ohne die Darstellung der oben beschriebenen

Erweiterungen.

Die fiir die Alldrehzahlregelung beschriebenen Zusammenhinge sind auf dieses Kon-
zept in analoger Weise libertragbar und im EDC-Modell ebenfalls beriicksichtigt. In
demselben Szenario, wie in Betriebmodus 1 beschrieben, sinkt die Fahrgeschwin-
digkeit. Nur die Formgebung des Fahrkennfelds kann in diesem Fall der Geschwin-
digkeitsabnahme entgegenwirken.

Geowen® g De
' K, T, 1J 1
: 3 J T
pvscl min_\',sct minj,uct act
P — E/ﬁ\ M Gy (s) il > >
PV Drive-Chr GCmb.Dw(S)

Bild 2-23: Fiillungsverstellung aus Maschinensicht

Aus Maschinensicht entspricht dieses Verhalten einer Steuerung. Eine Regelung er-
folgt nur in den kritischen Bereichen nahe der Leerlaufdrehzahl und der Abregeldreh-
zahl (nicht dargestellt).
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

2.2.3 Parametrierung und Regleroptimierung

Die grundsitzliche Reglerparametrierung des PID-Reglers ist bereits mit seinem Ent-
wurf anhand der Stabilitéitskriterien und Robustheit erfolgt. Die Kreisverstarkung fiir

den Motor i1st damit bekannt.

Dennoch zeigt das bisherige Dieselmotormodell bei groBen Stor- sowie Flihrungsgro-
Benspriingen im Vergleich zum realen Dieselmotor deutliche Unterschiede im Einre-
gelverhalten. Bild 2-24 (a) stellt das zunichst schnelle und anschlieBend um den Soll-
wert moderate Einschwingverhalten der Istdrehzahl des realen Motors nach einem
FithrungsgroBensprung dem deutlich dynamischeren und stark {iber- (1) sowie unter-
schwingendem (2) simulierten Istdrehzahlverlauf gegeniiber. Bild 2-24 (b) belegt qua-
litativ auch die modellseitig hohere Systemdynamik bei der StorgroBenkompensation
(3) ebenfalls am Beispiel des DEuUTZ BF6M1013 EC, der in Kapitel 3 als Versuchs-
trager zur Verifikation der Modellbildung verwendet wird.

(a) - - (b) - : - 1100 £
@ 3
A 2000 11050 &
| c
= 1000
= a
1500% o {950 @
T ©
- £ 3 g
- B =0 900 2
o 10008 8 5
K- @ {850
| g 3
4 '*g S _T\d ™
S 500 8 2 .
? 9 £ _nms
= ? —_n_
9 o sim
2 -1 0 -1 - .
0 5 10 15 20 0 20 40 60 80

time (s) e
Bild 2-24: (a) Unterschiede im Fithrungsverhalten (b) Unterschiede der StorgroBenkompen-
sation zwischen realem Dieselmotor und zugehorigem Modell vor der Optimierung

Die durch Simulationsexperimente gewonnene Erkenntnis, dass die beobachtbare Sys-
temdynamik des drehzahlgeregelten realen Dieselmotors modellseitig nicht durch eine
reine Regelparameteroptimierung nachgebildet werden kann, legt eine vorangestellte
Strukturoptimierung nahe. Deshalb wird nachfolgend die Reglerstruktur schrittweise
um die als relevant identifizierten Mechanismen erweitert, bevor abschlielend die
PID-Parameter durch ein Schitzverfahren bestimmt werden.

45



2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

Strukturoptimierung durch Integration eines Anti-Wind-Up (AWU)

Das starke Unterschreiten (Bild 2-24 (a), 1) der neuen Solldrehzahl bei einem negati-
vem Fihrungsgrofensprung (n,,,, —n,,,, <0 mit ¢, >¢,) ist auf den Integratorteil des
PID-Reglers zuriickzufiihren: Zum Zeitpunkt ¢, betrdgt die Regelabweichung der
Drehzahl 0 min”'. Der PID-Regler liefert die zur Uberwindung der Systemverluste
sowie fiir das Halten des aktuellen Betriebspunkts erforderliche Einspritzmenge. Nach
Aufschalten des Solldrehzahlsprungs reduziert der Regler aufgrund der jetzt schlagar-
tig detektierten sehr hohen Regelabweichung die Einspritzmenge, deren Minimalwert
durch eine Saturation auf 0 mg beschrinkt ist. Diese StellgréBenbeschrinkung des
Reglerausgangs ist der Grund fiir eine unzureichende Riickkopplung und fiihrt wegen
des sich aufintegrierenden Regelfehlers im I[-Anteil zu dem sehr spiten Ansprechen
des Reglers nach dem Unterschreiten der niedrigeren Solldrehzahl sowie zur Instabili-

tit des Regelkreises.

Um dieses Verhalten zu unterbinden wird der PID-Regler um einen AWU erweitert.
Bild 2-25 (a) zeigt die neue Reglerstruktur, Bild 2-25 (b) den resultierenden Dreh-

zahlverlauf.
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Bild 2-25: (a) Parallele Reglerstruktur mit AWU (b) Resultierendes Fiihrungsverhalten

Strukturoptimierung durch Integration der Volllastbegrenzung

Zur Adaption des Anstiegsverhaltens und Reduktion der Systemdynamik (Bild 2-
24 (b), 3) werden im Motorsteuergerdtemodell zur Begrenzung des maximalen statio-
nidren Drehmoments eine Mengenbegrenzung hinterlegt, die Volllastbegrenzung. Der
reale Dieselmotor wird dadurch vor thermischer sowie mechanischer Uberbeanspru-

chung geschiitzt. Die Einspritzmengengrenzen werden als Kennlinie {iber den Dreh-
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

zahlstiitzstellen zwischen unterer Leerlauf- und oberer Leerlaufdrehzahl angegeben.
Mit entsprechender Benutzerberechtigung konnen diese GroBBen zur Modellparamet-
rierung am realen Motor direkt aus dem Steuergerdt ausgelesen werden. Alternativ
kann fiir einen z-Zylindermotor (2-i~'-Takt-Verfahren) die Begrenzungsmenge m,,, .
fiir eine Drehzahl n aus dem vermessenen Verbrauchskennfeld (Muscheldiagramm)
und der Volllastkennlinie nach (2.30) als Funktion des spezifischen Verbrauchs b,
und der effektiven Leistung P, berechnet werden.

_be'Pe

lim,sta ~—

(2.30)

n-z-i

Liegt das Muscheldiagramm nicht vor, kann die Mengenbegrenzung entlang der aus
dem Herstellerdatenblatt verfligbharen Maximalmomentkennlinie iiberschldgig nach
(2.31) berechnet werden. Hierbei wird mit 7, =30 % ein niedriger Wirkungsgrad an-
genommen, um die Begrenzung nicht zu tief anzusetzen und modellseitig ein verfriih-

tes Absterben bei hohen Lasten zu vermeiden.

P
= < 2.31
mlzm,sta (776 Hu)nZl ( )

Bei der Simulation stationdrer Punkte (vgl. OP, in Bild 2-26 (a)) riegelt die EDC die
Einspritzmenge mit dem Erreichen der drehzahlspezifischen geschatzten (m; ) oder

lim, sta
ausgelesenen (m,;, .. ) Begrenzung ab.

‘(a) 120 . . : ] i (b) 120 0 1200
’éﬁ 110f 100H —Tyyq 1100
= 0.25 ~ E

@ —_ m.

§100f g s tmste 2 J1o00%,

= — m o =
£ £ unlim he] w
) QF S A apase £ [ -g
» [ m 2 @
® 2 60 lim,dyn -0.5 %‘900 @
E 80 S | n g| o
S . S s = 2
° L est g 40f| —n,, < 1800 &
e I Aop, &= Mim.sta £ : \/ lors®| %
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59 H i i i M 0 i | " . o} 600
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Bild 2-26: (a) Volllastbegrenzung der Einspritzmenge im Stationdrbetrieb
(b) Mengenerhohung durch Toleranzband im transienten Betrieb
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Im transienten Betrieb, wie nach einem kritischen StérgroBensprung (7,,,) oder nach
einem ausgeprigten Flihrungsgroflensprung unter hoher Last, reicht die so vorgegebe-
ne Maximalmenge m,,, ,, aber nicht aus, um dem Einbrechen der aktuellen Drehzahl

n,, entgegen zu wirken bzw. die tragen Massen den Anforderungen entsprechend zu

beschleunigen. Deshalb wird fiir diese Betriebssituationen im EDC-Modell ein frei
einstellbares oberes Toleranzband um die Mengenbegrenzung gelegt, das fiir ein vor-
gegebenes Zeitfenster kurzfristig eine Mehrmenge ermdglicht. Daraus ergibt sich
tempordr die in Bild 2-26 (b) eingezeichnete hohere Einspritzmengengrenze my, ,, -
Die Obergrenze dieses Toleranzbandes wird im Fall einer StorgréBenaufschaltung
oder eines Sollwertsprungs nur von der Maximalmenge der nachfolgend beschriebe-
nen Rauchbegrenzung limitiert. Zu Vergleichszwecken ist in Bild 2-26 (b) aullerdem
die vom PID-Regler zunichst vorgegebene und durch die beiden Begrenzungen limi-

tierte Einspritzmenge m,, ~(grau) dargestellt.

unlim

Strukturoptimierung durch Integration der Rauchbegrenzung

In Ergdnzung zur Volllastbegrenzung wird als ein moglicher Grund fiir die Unter-
schiede im dynamischen Verhalten zwischen dem Simulationsmodell und dem realen
Dieselmotor die frither mittels Ladedruckdose und heute elektronisch hinterlegte
Rauchbegrenzung (LDA) identifiziert. Sie sorgt dafiir, dass die Einspritzmenge in
Abhangigkeit des anliegenden Turboladerdrucks so begrenzt wird, dass ein bestimm-
tes Luftverhiltnis A, ,,, nicht unterschritten wird. Eine zu fette Anreicherung wird
damit verhindert und der Entstehung von Ruf3 durch lokale Loscheffekte entgegenge-

inj

wirkt.
E My, 1pa m . Aminj _ VH,Cyl + VC,Cyl (2.29)
: limLDA — - .
i e Ay Lg - R-Tmp
z ; ”
S 5 Ly =—=5 = 14,47

Am

inj

L

2

b APy

Pi Prc P:
Bild 2-27: LDA-Regelung im EDC-Modell
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Zur Integration der ladedruckabhingigen Einspritzmengenbegrenzung wird im EDC-
Modell das Modul ,,LDA* hinterlegt. In Abhédngigkeit der eingehenden Ladedruckin-
formation p,. des ATL-Modells wird die Einspritzmenge durch den LDA-Regler an

der Rauchgrenze (4, = 1,3) abgeregelt. Die Steigung der Abregelgeraden kann in

lim
Anlehnung an Bild 2-27 nach Gleichung (2.29) berechnet werden. Die Abregelung
hat zur Folge, dass trotz eines hohen Kraftstoffbedarfs, der die stark einbrechende
Drehzahl auffangen soll, die Einspritzmenge die LDA-Grenzmenge m,,,,, nicht
tiberschreiten kann. Deshalb bricht die Drehzahl im Modell sehr stark ein und die

Ausregelzeit nimmt auf ein auch am realen System beobachtbares Mal} zu.

Strukturoptimierung durch Integration einer Vorsteuerung

Simulative Untersuchungen des Fiihrungsverhaltens im Alldrehzahlregelmodus zei-
gen, dass bei sprungformiger Solldrehzahlinderung der PID-Regler alleine ein Uber-
oder Untersteuern nicht kompensieren kann. Das duBert sich in einem Uberschwingen
der Motordrehzahl bei einem positiven FiihrungsgroBensprung (#,,,,, > n,,,) sowie in
<n,,,). Deshalb

wird fiir die Optimierung des Fithrungsverhaltens in das EDC-Modell eine mit dem

einem Unterschwingen bei negativem Solldrehzahlsprung (»

set,t2

PID-Regler harmonisierte Vorsteuerung integriert.

Zur Kompensation des Unterschwingens erfolgt eine DT;-Vorsteuerung. Der DT;-
Regler wird bei Erfiillung zweier Zuschaltbedingungen aktiviert. Zum einen muss gel-
n, ., #0. Zum anderen muss die Istdrehzahl sich der neuen Solldrehzahl

set,t2 - set t1

ten n
n.. bis auf eine frei definierbare Drehzahldifferenz angendhert haben. Es muss

demnach gelten |n <ng,,-a mit 0<a<1. Bei Erfiillung beider Bedingun-

set,i2 ~ Msernt
gen berechnet der DT, -Regler fiir ein vorgegebenes Zeitfenster kontinuierlich eine
Kraftstoffmenge, die der PID-Vorgabemenge aufaddiert wird. Nach dem Einregeln
auf die neue Solldrehzahl wird der DT-Regler deaktiviert. Der PID-Regler wird ge-
triggert zuriickgesetzt, erhélt aus der Summe der von beiden Reglern bereitgestellten
Einspritzmengen die fiir den Integratorteil erforderliche Mengenvorgabe und {iber-

nimmt alleine den Regelbetrieb.

Um bei positivem FiihrungsgroBensprung ein Uberschwingen zu unterbinden, wird
eine andere Vorgehensweise gewihlt. Mit Erreichen einer sprunghdhenabhiangigen
Grenzdrehzahl wird der Integratorteil des PID-Reglers deaktiviert und die Solldreh-

zahl bis zum Erreichen der urspriinglich geforderten Drehzahl » reglerintern um

set,t2

einen einstellbaren Wert erhoht. Damit erfolgt zunéchst eine reine Proportionalrege-
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2 Dynamisches Simulationsmodell des Dieselmotors

lung. Bei Erreichen von n, ,, wird der Drehzahlsollwert intern auf den Ursprungswert

set,t
gesetzt und der Integratorteil wieder aktiviert. Damit ist im Modell ein schnelles Ein-
regeln ohne groBes Uberschwingen moglich, vergleichbar mit dem gemessenen Ver-

halten am realen Motor.

Parameteroptimierung des PID-Reglers durch Parameterschitzung

Nachdem jetzt alle Parameter des EDC-Modells bestimmt sind und die Reglerstruktur
durch Integration des LDA-Moduls optimiert ist, konnen die im Reglerentwurf iiber-
schldgig bestimmten PID-Parameter k,,k;,k, abschlieBend durch ein heuristisches
Verfahren geschitzt und optimiert werden. Dadurch wird das dynamische Verhalten
des virtuellen Motors dem des realen so weit wie durch die Abbildungstiefe moglich
angeglichen. Die Vorgehensweise der Parameterschitzung ist Bild 2-27 zu entneh-

men.

Fiir die Parameterschdtzung sind drei Priifstandsmessungen am zu modellierenden
Dieselmotor erforderlich, aus denen die charakteristischen dynamischen Eigenschaf-
ten der Motorregelung abgeleitet werden. Bei den Referenzmessungen werden das
der aktuelle Kraftstoffverbrauch Q, und
die Solldrehzahlvorgabe n , erfasst und in einer Datei gespeichert. Der Ablauf der

Lastmoment 7,, , die Motordrehzahl »
ldg

ms

Messungen erfolgt analog der Darstellung in Abschnitt 2.1.3.

Heuristic Blackbox
PSO measurement
INIT
ch’m .’
x(JT
xbmmdr 5 g Oa(x) )
LOOP i GEng.n(S) *
x, Ko BTy
x* 3/ lekk) | L=
Ge.(s)
go{‘(x))> Ch':.u N

Bild 2-27: Blackbox-Parameterschitzung der PID-Regelparameter
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Fiir die Blackbox-Schétzung wird ein naturanaloges Verfahren aus dem Bereich der
Schwarmintelligenz verwendet, die Particle Swarm Optimization (PSO) [Cha2007,
Lip2006, M0s2010]. Das Verfahren eignet sich insbesondere zur Approximation glo-

baler Extremalstellen in hoherdimensionalen unregelméfBigen Losungsraumen.

Als Giitefunktion g(x) wird die integrierte quadratische Abweichung zwischen dem
gemessenen und dem mit den aktuell verwendeten PID-Parametern simulierten Dreh-
zahlverlauf definiert. Bis zum Erreichen des Abbruchkriteriums werden in einer
Schleife gem. der Rechenvorschriften des PSO die global beste Losung x* und die
fir den néchsten Durchlauf erforderlichen neuen Parameter x| bestimmt. Das Ergeb-
nis dieser Durchldufe besteht in einer zunehmend besseren Bestimmung der Regelpa-
rameter. Bild 2-28 (a) zeigt die schrittweise Ndherung der Parameter {iber den Gene-
rationenverlauf. Bild 2-28 (b) stellt den Drehzahlverlauf der Messung dem simulierten
Verlauf in unterschiedlichen Generationen (Iterationen), d.h. mit verschiedenen PID-
Parameterkombinationen, gegeniiber.

Mit zunehmender Algorithmuslaufzeit, ersichtlich an der steigenden Generationszahl,
ndhert sich der simulierte Drehzahlverlauf immer weiter dem als ideal vorgegebenen
aus der Messung an. Mit Erreichen des Abbruchkriteriums stehen die approximativ als
Bestlosung bestimmen Parameter fest und konnen in das EDC-Modell iibernommen

werden.
(a) (b)
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— Ent1 g_
) g E Tik = 1 800
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Bild 2-28: (a) Losungsverlauf einzelner Entities {iber verschieden Generationen (b) Appro-
ximation der simulierten Drehzahl an die gemessene Drehzahl mittels PSO

In Anhang A.3 findet sich ein UML-Sequenzdiagramm des Optimierungsprozesses.
Hierbei wird die selbst erstellte PSO-ToolBox verwendet, da die Particle Swarm Op-
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timization eine Heuristik ist, die sich fiir Optimierungsaufgaben mit vielen Parametern
und lokalen Minima besonders eignet. In Anhang A.4 sind der zugehorige Code und
die Konsolenriickgabewerte der ersten Optimierungsschritte exemplarisch dargestellt.

Zusammenfassung

Bild 2-29 gibt zusammenfassend einen Uberblick iiber die Struktur des entwickelten
EDC-Modells, bestehend dem Leerlauf-/Enddrehzahlregler, dem PID-
Teillastregler mit Anti-wind-up, der P-Grad-Korrektur, dem LDA-Modul, der Men-
genbegrenzung sowie der Mengensteuerung mittels Fahrkennfeld.

aus
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Bild 2-29: Struktur des entwickelten EDC-Modells
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3 Implementierung und Validierung

In Kapitel 3 wird das theoretisch erstellte Modell dem Anwender zur rechnergestiitz-
ten Untersuchung des Systemverhaltens verschiedener realer Dieselmotoren unter
Vorgabe einer variierenden Eingangs- sowie Storgroflenaufschaltung zur Nutzung in
einer Simulationsumgebung zur Verfiigung gestellt. Nach der Darstellung implemen-
tierungs- sowie simulationstechnischer Zusammenhinge in Abschnitt 3.1 wird das
Modell in Abschnitt 3.2 anhand realer Messungen validiert.

3.1 Implementierung und Simulation unter MATLAB/Simulink

Durch die Modellimplementierung wird das erstellte mathematische Modell in eine
fiir das ausgewihlte Simulationsprogramm zur Verarbeitung und Berechnung geeig-
nete Form iibertragen. Sie umfasst einerseits die Modell-Codierung, die Ubertragung
der Modellgleichungen in eine softwareseitig verarbeitbare, textuelle oder graphische
Sprachsyntax und andererseits die Einbeziehung der, je nach Vorgehensweise, teil-
weise davon nicht separierbaren numerischen Losungsverfahren (syn. Gleichungslo-
ser, Solver) zur Berechnung der Modellgleichungen.

Die Implementierung des Dieselmotormodells erfolgt basierend auf dem Projekt
ANSKO (vgl. [Blie2008, Dei2009, Jdh2008, Koh2008]) wegen der hohen Verfiigbar-
keit und der guten Schnittstellenkompatibilitit zu anderen Programmen bzw. EZ-
Targets unter MATLAB/Simulink (R2009a). Hierbei wird die quellcodebasierte Imp-
lementierung der Moglichkeit einer rein graphischen, blockorientierten Modellimple-
mentierung vorgezogen. Das bietet den Vorteil einer einfachen Ubertragbarkeit in an-
dere Programmiersprachen, einer zur mathematischen Modellbildung &dquivalenten
Systemdarstellung sowie einer effizienten Analyse und Steuerung des numerischen
Verhaltens. Gerade der letzte Punkt ist von groer Wichtigkeit. Denn selbst bei der
Abstinenz von Modellierungs- und Datenfehlern (vgl. Abschnitt 2.4.1) sind die durch
Simulationsldufe erzeugten numerischen Losungsapproximationen nur belastbar,
wenn die gewihlte Implementierung und das verwendete Losungsverfahren zur nume-

rischen Stabilitdt und Reproduzierbarkeit der Ergebnisse fiihren, vgl. [Bol2004].
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Beschreibungsform

Die Beschreibungsform legt fest, wie die mathematische Modellbeschreibung fiir den
Dieselmotor implementierungstechnisch realisiert wird. Der hier verfolgte Ansatz ori-
entiert sich an den Paradigmen einer objektorientierten Programmierung.

Zunichst wird hierfiir die Struktur des Modells festgelegt. Die Gliederung in drei
Komponenten (analog zu Objektlassen) ergibt sich aus den abgebildeten Teilsystemen
Triebwerk (Cmb, Drv), Abgasturbolader (TC) und Steuergerdt (EDC), vgl. Bild 3-1.

Teilsysteme Motormodell
Citrley, i
" e — n 1
— e » ! .
Thae b, ; "
——> V— —> e = ’/
- O : Ctriyp,
7C ) » i b m ,I
Thﬁq: B |
GCmb,Drv (S) = |V
' P
’ |

Grne(s) Grc(s) !
B Maske, Eingabeparameter
Prc Function Block P : Z Cylinder Diesel Engi |
- i lm arameters: i Engine :]
N |
Swept volume of the motor _|
G 40BIMA.Engine.Eng_V_H ‘
TC (S) Moment of inertia of the flywheel and rotating parts of the crankshaft of the motor
|MOBIMA.Engine Eng_J
Scalar value of angle velodity of the crank shaft
et Signal, Vektor, Steuergrofie TN ——" =]
—— Signal, Skalar, Prozessgrofie T I

Bild 3-1: Schnittstellengréfen, Teilsysteme, Gesamtmodell und
Parametermaske des Motormodells

Die Schnittstellengréen (AustauschgroBBen) sind durch die Gleichungen vorgegeben
und werden zur signalfluss- und vektororientierten Darstellung in SteuergroBen und
Prozessgroflen gegliedert. Gemal dieser Aggregation konnen die Anzahl der Ein- und
Ausgangsports der Komponenten bestimmt werden. Fiir einen flexiblen Aufbau ver-
schiedenartiger Motormodelle (Anzahl Zylinder, Zylinderstellung etc.) werden die
Eingangs- sowie AusgangsgroBendimensionen dynamisch vorgegeben und dadurch
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erst mit dem Simulationsstart festgelegt. Die Sichtbarkeitsbereiche der iiber Workspa-
ce-Datenstrukturen eingelesenen Modellparameter werden durch Masken gekapselt.

Um eine bedienerfreundliche Instantiierung zu ermdglichen, werden die Komponen-
ten in einer Simulink-Library abgelegt, die liber eine entsprechende Pfadangabe in das
aktuelle Entwicklungsprojekt eingebunden werden kann.

Zur Umsetzung der Zustandsraumdarstellung von mechanischem und Verbrennungs-
system erfolgt die Codierung in Form einer S-Function. Aufgrund der Beschrin-
kungen im nutzbaren Funktionsumfang bei Verwendung von Level 1, 2 oder embed-
ded S-Functions [Mat2009b] wird die Implementierung unter C vorgenommen.

In Abhéngigkeit der Forderungen an die Modellgenauigkeit und die Zielplattform gilt
es, zu lberlegen, ob ein Ansatz mit ausschlieBlich diskreten ZustandsgroBBen einem
Ansatz mit kontinuierlichen (oder gemischten) vorzuziehen ist. Bezogen auf die C-
Umsetzung in der Entwicklungsumgebung MATLAB/Simulink haben beide Ansétze
spezifische Vor- und Nachteile, wie Tabelle 3-1 zeigt.

+ - + -
eDeterministischer An- eImplementierung des eVerschiedene Glei- eMoglichkeit des Solver-
satz Gleichungsldsers chungsloser sind ver- resets nur bei variabler
eDirekte Ubertragungs- oKeine flexible, verin- fiigbar Schrittweite (MATLAB
moglichkeit auf andere derliche Verfahrenswahl | eBehandlung von Dis- R2009a)

Plattformen (EDC) eKorrekte Behandlung kontinuititen durch
von Diskontinuititen ZCD-Algorithmus
nur falls Schrittweiten- | eWahl von fixed oder
steuerung implementiert | variable step-size (je
(erhohter Aufwand) nach Target)
oder bei geringer eLinken des Solvers bei
Schrittweite Compilation fiir ein

Target

Tabelle 3-1: Vergleich diskreter und kontinuierlicher Implementierungsansatz

Da die Lauffdhigkeit des erstellten Modells bei hoher Performance sowohl auf einem
PC als auch auf RT-Targets gewihrleistet sein soll, wird ein continuous-states-model
implementiert. Das ermoglicht die Compilierung des Modells fiir Linux- oder Win-
dows-Betriebssysteme mit dem ANSI C-Compiler, ebenso wie die Ubersetzung des
Quellcodes mit plattformspezifischen Compilern der RT-Targets.
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3 Implementierung und Validierung

Portierbarkeit der Implementierung

Die zyklische Vorgehensweise aus Codeimplementierung und Codetest bei der Ent-
wicklung unter der Windows-Plattform bestétigt die Lauffahigkeit bei variabler sowie
fixer Schrittweite unter Simulink.

Die Portierbarkeit auf ein echtzeitfdhiges System wird mit der dSSPACE AutoBox ge-
testet. Kern des um CAN-, Digital- und Analog-1/O-Karten erweiterbaren mobilen
Echtzeitsystems fiir die Regler- und Steuerungsentwicklung bildet ein 1GHz Prozes-
sor-Board (DS1005 PPC). Die AutoBox kann via PCMCIA-Express Adapter (DS821)
direkt von einem mobilen Rechner aus mittels der Anwendung ControlDesk (Ver. 6.3)
konfiguriert und geflasht werden. Die graphische Oberfliche des ControlDesk ermog-
licht zudem die einfache Erstellung einer anwendungsorientierten GUI zur Online-
Bedienung des aktuell im Speicher ausgefiihrten Programms. Bild 3-2 illustriert den
Aufbau des Testsystems sowie die Bedienmoglichkeit des Motormodells via
ControlDesk.
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Bild 3-2: Testumgebung: dSPACE-AutoBox mit DS1005-Prozessor-Board

Das erstellte Dieselmotormodell mit integrierten C-S-Functions wird mit dem Micro-
tec PPC Compiler V.3.3 aus Simulink heraus fiir das rtil005-Target kompiliert. Als
Solver stehen hierbei nur fixed-step-Varianten zur Verfiigung. Die Simulationsergeb-
nisse des portierten Modells belegen die Echtzeitfahigkeit bei einer Schrittweite von
0.1 ms fiir das EULER-Verfahren.
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3 Implementierung und Validierung

Behandlung von Diskontinuitiiten

Diskontinuititen werden meist durch signifikante Ereignisse ausgeldst, die zu einer
abrupten Anderung in der Systemdynamik fiihren. Sie treten in Form von Unstetig-
keitsstellen oder nicht differenzierbaren Punkten der Funktion auf. Die Zustandsvari-
ablen in unmittelbarer Umgebung von Diskontinuititen weisen extrem hohe Ande-

rungsraten auf [Bou2009].

Das ist im implementierten Modellansatz des Dieselmotors zum Offnungszeitpunkt
der Auslassventile der Fall. Da weder die Ventile noch das Leitungssystem in Form
von Behéltermodellen beriicksichtigt sind, wird der Druck schlagartig auf den Umge-
bungsdruck entspannt. Deshalb erfordert die richtige Berechnung in diesen Punkten
Losungsverfahren, die sich durch Kleinstschritte der Diskontinuitétsstelle anndhern
Das konnen Solver mit fester, aber sehr klein gewéhlter Schrittweite oder Gleichungs-
l6ser mit variabler Schrittweitensteuerung sein. Wird ein continuous-states-model
verwendet, so bietet MATLAB eine fiir die Laufzeitkomplexitit bessere Losung zur
Behandlung der Diskontinuitéten.

Das Verfahren zur Nullstellendetektion (Zero-Crossing Detection, ZCD) vergleicht
am Ende jedes Simulationsschritts das Vorzeichen der Ableitung der Zustandsvariab-
len mit dem des vorangegangenen Zeitschritts. Sind diese voneinander verschieden,
ist das ein Hinweis auf eine Unstetigkeitsstelle im zu berechnenden Zeitschritt. Der
exakte Zeitpunkt des Auftretens wird durch Interpolation der Werte der Zustandsvari-
ablen vor und nach ihrem Vorzeichenwechsel in den Ableitungen bestimmt. Es wird
dann der Funktionswert berechnet, der zeitlich hinter dem Auftreten der Diskontinui-
tit liegt [Bou2009, Mat2009].

Die C-Implementierung eines discrete-states-model mit eigener Programmierung des
Einschrittverfahrens nach Euler ohne Schrittweitensteuerung und ZCD zeigt, dass
selbst bei kleinen Schrittweiten die numerische Stabilitit nicht sichergestellt ist. Des-
halb wird die C-Implementierung als continous-states-model mit Nutzung der
MATLAB-Solver favorisiert.

Algebraische Schleifen (AL)

Bei der Implementierung dynamischer Systeme konnen durch die Riickfiihrung von
Systemausgidngen auf Systemeinginge algebraische Schleifen entstehen. Das ist im-

mer dann der Fall, wenn im Vorwérts- und im Riickwirtszweig der Riickfiihrung
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3 Implementierung und Validierung

Ubertragungselemente mit statischem Verhalten oder sprungfihige Ubertragungs-
glieder gekoppelt werden (Mit-, Gegenkopplung). Bei statischen Ubertragungs-
gliedern werden die Ausgédnge innerhalb eines Zeitschritts (also nicht erst zu Beginn
des nichsten) ohne Zeitverzogerung zu ihren Eingangssignalen bestimmt [Bod2006].
Sprungfihige Systeme sind durch eine Durchgangsmatrix D # 0 bzw. identische Zih-
ler- und Nennerpolynomgrade charakterisiert. Bild 3-3 zeigt schematisch den Mo-
dellaufbau eines abgasturboaufgeladenen Dieselmotors mit elektronischem Regler.

Die Struktur beinhaltet die Riickfiihrung der Systemzustandsgréen Drehzahl »,, und

act

Turboladerdruck p,.. Aufgrund des Ubertragungsverhaltens der Systemglieder fiihrt
das zu zwei algebraischen Schleifen AL1 und AL2.

i > I/ CI trlzoc ([ G (s)
n, ! P .
/ e . — Gire(s)

PV i GEDC (S)

_____________________________________________

Bild 3-3: System mit algebraischen Schleifen

Bei der Implementierung gibt es zwei Mdoglichkeiten des Umgangs mit ALs. Entwe-
der werden die Schleifen ignoriert oder sie werden durch geeignete Umformung nach
den Regeln zu Signalflusspldnen analytisch aufgeldst bzw. programmseitig explizit
behandelt [Mat2009a].

Ein Laufzeittest unter MATLAB/Simulink (R2009a) belegt, dass die Behandlung der
ALs fiir das Dieselmotormodell zu einer deutlichen Effizienzsteigerung fiihrt, vgl.
Bild 3-4. Die dargestellten Laufzeitunterschiede haben aber nur eine qualitative Aus-
sagekraft, da die CPU-Zeiten unter nicht echtzeitfahigen Betriebssystemen (BS) von
einer Reihe von Faktoren (RAM-Kapazitit, Cache, RAM-Auslastung, Deamons) be-
einflusst werden. Der Verlauf zeigt aber tendenziell einen progressiv zunehmenden
Echtzeitfaktor (RTF) mit steigender Anzahl algebraischer Schleifen. Der RTF ist als
Quotient aus mittlerer bendtigter CPU-Zeit und simulierter Realzeit definiert.

Fiir die programmseitige Behandlung der ALs existieren unter MATLAB/Simulink
vier Ansétze, deren Eignung von den Anforderungen an die Laufzeit der Simulation
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3 Implementierung und Validierung

und der Ergebnisgiite abhingt. Weiterfiihrende Informationen zu den einzelnen Ver-
fahren konnen [Mat2009a] entnommen werden.
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800l AMD Turion 64 X2 TL-60 @2.0 GHz {16
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number of ALs

Bild 3-4: Laufzeit mit und ohne algebraische Schleifen

Zusammenfassung

Die programmseitige Umsetzung der entwickelten Modelle stellt vor dem Hintergrund
der Wiederverwendbarkeit, der Plattformunabhingigkeit und der numerischen Cha-
rakteristika hohe Anforderungen an die Implementierung. Um diesen gerecht zu wer-
den, weisen die vorgestellten Modelle aufeinander abgestimmte vektorielle Schnitt-
stellengrofBen auf und bieten durch die C-Codierung eine einfache Portabilitét bei frei-
er Wahl des Losungsverfahrens. Damit wird die fiir den Anwender wichtige hohe Fle-

xibilitdt in der Modellnutzung gewéhrleistet.

3.2 Modellvalidierung

Fiir die Modellanwendung und Verwertung der Simulationsergebnisse ist der Nach-
weis der Zuverldssigkeit sowie der Genauigkeitsgrenzen des abgebildeten Systems
entscheidend. Dieser Nachweis kann durch eine Modellvalidierung erbracht werden.
Unter Validierung wird nach ISO 9000 allgemein ,,die Bereitstellung eines objektiven
Nachweises, dass die Anforderungen fiir einen spezifischen beabsichtigten Gebrauch
oder eine spezifische beabsichtigte Anwendung erfiillt worden sind“ verstanden. Im
Folgenden wird deshalb das simulierte dem gemessenen Betriebsverhalten des Die-
selmotors gegeniibergestellt. Der Fokus liegt auf dem Abgleich des stationdren sowie
transienten Verbrauchs- und Drehzahlverhaltens. Entsprechend der in VDI 3633 vor-
geschlagenen Verifikationsverfahren fiir Simulationsmodelle werden am realen Motor
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3 Implementierung und Validierung

Betriebsmessungen mit Referenzlasten durchgefiihrt. Die Messungen erfolgen in An-

lehnung an die einschligigen Normen zur Leistungsvermessung von Dieselmotoren

(vgl. Tabelle 3-2) am Antriebsstrangversuchsstand des Instituts fiir Landmaschinen
und Fluidtechnik (ILF) der TU Braunschweig.

Norm /
Richtlinie

ISO 1585

ISO 14396

ECE R120

97/68/EG bis
2005/13/EG

ECE R24
SAE J1349
OECD Code 2

Leistungsabnahme

»| SAE J1995

w2

5]

w2

P

—
o

Lufter

Kiihlwasserpumpe

1
bel

>

Wasserkiihler

Turbolader

Ladeluftkithler

ke

Luftfilter

Auspuff

Einspritzpumpe

SRR R E R o V]

1
A [

A [

PP P[RR [>

MO 1| 80/1269/EWG

SRR R N P ]
SRR H E R o P ]
R e IR E L ol o P

Zusatzaggregate

1

1

1
<

Leistung in %
ISO 1585 =100

100

ca. ca.
115 110

ca.
110

ca.
110

ca. ca. ca. ca. 85-
105 105 100 90

S:= Schwungscheibe, PTO:= Zapfwelle

Tabelle 3-2: Leistungsmessung an Dieselmotoren, [Lam2006, Lan2005]

Der stationdre Versuchsstand besteht aus den drei Einheiten Dieselmotor, Getriebe
und Belastungseinheit. Fiir die Messungen am 174 kW 6-Zylinder BF6M1013EC der
Fa. Deutz mit 7,15 1 Hubraum, Abgasturbolader und Ladeluftkiihlung wird dem Motor
iiber das Getriebe mithilfe der Belastungseinheit das Lastmoment aufgeprigt
[B112008, Dei2009]. Es werden die in Tabelle 3-3 dargestellten Verifikationsgrof3en

vorgegeben.

Messgrofie (Einheit)

Genauigkeit

Sensor, Prinzip

Drehmoment (Nm)

0,5 % Full Scale (FS)
0,05 % FS'

Eigenbau, Dehnmessstreifen (DMS)
Fa. Magtrol, DMA-Messflansch'

Kraftstoffverbrauch (I/h) | 0,5 % FS Falltankbetrieb

Fa. Pierburg , Verdringerzihler
Drehzahl (rpm) 0,5 % FS Fa. Deutz, CAN (EDC)
Ladedruck (Pa) 0,5 % FS Fa. VDO

'Konfiguration nach Umbau des Versuchsstands

Tabelle 3-3: MessgroBen des Priifstandes zur Motorverifikation
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Das Drehmoment wird gemal ISO 1585 an der Ersatzschwungmasse abgegriffen. Die
Peripherieaggregate (Liifter, Kiihlwasserpumpe, STK-ATL) sind iiber Riementriebe
oder Zahnradgetriebe mit der Kurbelwelle gekoppelt und werden mit angetrieben. Die
Validierung wird fiir stationire Betriebspunkte ebenso wie fiir transiente Betriebsin-
tervalle durchgefiihrt.

3.2.1 Validierung, stationar

Nach 10-miniitiger Warmlaufphase des Dieselmotors werden am Versuchsstand stati-
ondre Betriebspunkte des Dieselmotors vermessen. Die Lastvariation erfolgt in
25 Nm-Schritten iiber die Verstellung der Belastungseinheit und des Getriebes im Be-
reich von 7,,=0..750 Nm. Die erforderliche Drehzahlvariation »=750..2200 min™
wird dem aktivierten Alldrehzahlregler des Dieselmotors via CAN-Datentelegramm
tiber die graphische ControlDesk-GUI des integrierten dSPACE-RCPT vorgegeben.
Das Ergebnis besteht in einer Tabelle, die die vermessenen Betriebspunkte (OP) und
den zugehorigen stationdren Dieselverbrauch beinhaltet. OPs, die zum Ausgehen des
Motors fithren, werden mit einem Fehlerwert belegt und bleiben bei der stationidren
Verifikation unberiicksichtigt.

Die gemessenen leistungsbezogenen Verbrauchswerte werden als Basiswerte flir den
Vergleich mit den simulativ ermittelten Gro3en verwendet. Die in der Simulation an-
zufahrenden Betriebspunkte werden skriptgesteuert, vergleichbar mit einem Batch-
run, vorgegeben und nach Beendigung des Einschwingvorgangs automatisiert in ein
sukzessiv vervollstindigtes Kennfeld abgelegt. Bild 3-5 zeigt schematisch die Vorge-
hensweise bei der Verifikation des Modells (a) sowie exemplarisch flir die vermesse-
nen Betriebspunkte die flir den Vergleich berechneten Simulationswerte (b).
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Bild 3-5: Stationére Verifikation (a) Vorgehensweise (b) Betriebspunktvergleich
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3 Implementierung und Validierung

Verifikationsergebnisse

Das Ergebnis lésst sich in Form der Verbrauchskennfelder zusammenfassen und ge-
geniiberstellen. Bild 3-6 (a) zeigt den simulierten spezifischen Verbrauch, wihrend
(b) die approximierte Dichte- sowie Verteilungsfunktion der Abweichung zwischen
Messung und Simulation darstellt.
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Bild 3-6: (a) Simulierter spezifischer Kraftstoffverbrauch (b) Verteilung der Abweichung zur
Messung iliber dem gesamten Betriebsbereich

Die stationdr erzielte Genauigkeit der Verbrauchssimulation liegt bei einer Modellpa-
rametrierung ohne Druckindizierung und Schleppversuch im Bereich von £10 %. Die
mittlere prozentuale Verbrauchsdifferenz AQ,, betriigt -1,2 %, mit einer Standardab-
weichung von 3,9 % und einer Varianz von 15,2 %. Der Quartilsabstand betragt 5,1 %
mit einem 25 %-Quantil von -4,1 % Verbrauchsdifferenz zwischen Messung und Si-

mulation.

Bewertung

Die Abweichung ergibt sich aus den Modellbildungsfehlern und dem Fehler 2. Art,
der Uberlagerung der Auswirkungen ungenauer Parameterwerte. Untersuchungen des
Modells zeigen, dass der Abgasturbolader einen groen Einfluss auf die Zylinderfiil-
lung, folglich auf den Wirkungsgrad und damit auf den fiir stationidre Betriebspunkte
simulierten Verbrauch hat. Ein Ansatz zur Verbesserung des Modells bei gleichblei-
bender Abbildungstiefe des Hauptaggregats besteht in der genaueren Abbildung des
Ladedrucks (mehr Stiitzstellen, keine Extrapolation) und in der Integration weiterer
Nebenaggregate.
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Die Abweichungen des simulierten stationdren Verbrauchs sind systemimmanent, de-
terministisch und reproduzierbar, sodass fiir einen vorgegebenen Belastungsfall die
simulierten Verbrauche verschiedener Maschinenkonzepte untereinander vergleichbar
sind. Mittels statistischer Auswertung kann exemplarisch die Verteilung der
Verbrauchsabweichung entlang der Betriebspunkte eines Arbeitszyklus einer mobilen
Arbeitsmaschine bestimmt werden. Bild 3-7 zeigt das Ergebnis dieser Betrachtung am
Beispiel eines kurzen Y-Ladespiels eines Radladers. Dem Anwender muss bewusst
sein, dass die Verbrauchsabbildung mittels Kennfeldmodell vergleichbaren Randbe-

dingungen unterworfen ist.

(a) 0g (D)3 - 15
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Bild 3-7: (a) Normierte bivariate Verteilungsfunktion der Motor-Betriebspunkte eines kurzen
Y-Ladespiels (b) Zugehorige Dichtefunktion von AQ,, entlang der Fahrgeschwindigkeit

Bei Unkenntnis eines vermessenen Kennfeldes fiir einen simulativ abzubildenden
Dieselmotor kann das erstellte Modell fiir einen Effizienzvergleich verschiedener Ge-
samtmaschinenkonzepte eingesetzt werden. Bei Aussagen, die eine hohere Genauig-
keit in der simulationsgestiitzten Verbrauchsbestimmung erfordern, wird empfohlen,
den verfolgten Abbildungsansatz unter Inkaufnahme eines erhohten Modellbildungs-
und Parametrierungsaufwands gemaf der oben ausgewerteten Literatur weiter zu ent-

wickeln.

Alternativ konnte auch der dhnlichkeitsbasierte Ansatz einer Skalierung eines als be-
kannt vorausgesetzten Referenz-Motorkennfeldes auf einen anderen Motor zielfiih-
rend sein. Diese Vorgehensweise wird bereits zur Skalierung vermessener Kennfelder
hydrostatischer Einheiten genutzt. Der Transfer der Methodik auf den Dieselmotor
wurde im Rahmen der vorliegenden Ausarbeitung nicht durchgefiihrt. Entsprechende
Ansitze sind nach dem derzeitigen Stand der Literatur unbekannt.

63



3 Implementierung und Validierung

Aus den Ergebnissen der Modellbildung und Validierung fiir stationére Betriebspunk-
te lassen sich folgende Hinweise fiir einen quasistationdren simulationsgestiitzten Ver-

gleich der Wirkungsgrade verschiedener alternativer Maschinenkonzepte ableiten:

e Die Vergleichsbasis sollte aus einem repriasentativen Kollektiv konzepttypischer
Standardzyklen bestehen. Damit geniigen die zeitliche Abfolge und die Verteilung
der simulierten OPs mit hoher Wahrscheinlichkeit den real auftretenden Belas-
tungsfallen. Aktuelle Ansétze hierzu finden sich in [Dei2009, Hub2010].

e Die stationdre Verteilungsfunktion der Wirkungsgradabweichung F(A#n, ) der
anhand reproduzierbarer (innerhalb eines vorgegebenen Toleranzbereichs) Mes-
sungen validierten Komponentenmodelle sollte bekannt sein. Damit kann fiir jede
Komponente, in Abhingigkeit des durchfahrenen Lastzyklus, die zyklusspezifi-
sche Abweichungsverteilung bestimmt werden. Der Vergleich zweier berechneter
Abweichungsverteilungen einer Komponente iiber zwei verschiedenen simulierten
Belastungszyklen ermoglicht dann den Riickschluss auf die Vergleichbarkeit der

Ergebnisse untereinander auf Komponentenbasis.

e Die stationdre Verteilung der Abweichung (additive Ermittlung aus den Einzelab-
weichungen innerhalb der gemeinsamen Komponentenbetriebsbereiche) des Ge-
samtmodells sollte bekannt sein. Damit kann die zyklusspezifische Abweichungs-
verteilung des Gesamtmodells bestimmt werden. Folglich kann eine Aussage zur
Vergleichbarkeit alternativ zu untersuchender Konzepte bei der Vorgabe verschie-
dener Belastungszyklen fiir die Gesamtmaschine abgeleitet werden.

3.2.2 Validierung, dynamisch

Storgroflenverhalten

Fiir die dynamische Validierung des Storgrof3enverhaltens werden dem Priifstandsmo-
tor bei unterschiedlichen Ausgangsdrehzahlen Belastungszyklen in Form von Dreh-
momentspriingen unterschiedlicher Hohe aufgeprégt. Das Antwortverhalten des realen
Systems wird durch Messung des Drehzahl- sowie Verbrauchsverlaufs erfasst. Analog
zur Vorgehensweise bei der stationdren Validierung erfolgt anschlieBend der Ver-
gleich zwischen den Messschrieben und den in MATLAB/Simulink via ,,batch-run*
erzeugten Simulationswerten. Das Ergebnis wird durch Bestimmung des integrierten
Verbrauchs quantifiziert. Bild 3-8 illustriert beispielhaft die Gegeniiberstellung einer

Validationsmessung mit Simulationsdaten. Die Ausgangsdrehzahl », des drehzahl-

set
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geregelten Aggregats betrigt 1.000 min™'. Entlang der Messdauer wird der abgebildete
stufenformige Verlauf des Lastmoments 7, aufgeprégt. Die Schwingungen des idea-
lisiert als Rechteckspriinge anzunehmenden aufgeprigten Lastmomentverlaufs erge-
ben sich aus den Riickwirkungen mit den Tragheitsmomenten des Triebstrangs am
Priifstand.
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Bild 3-8: Validierung des Storgrofenverhaltens des Dieselmotormodells

Die gegeniibergestellten Drehzahl- und Verbrauchswerte aus Simulation und Messung
belegen, dass die Ausregeldynamik und der transiente Mehrverbrauch weitestgehend
gleichlaufend sind. Der Effekt, dass bei einem hohen Lastmomentsprung die Diesel-
motordrehzahl tief einbricht, da die EDC die Einspritzmenge an der Rauchgrenze ab-
riegelt, ist modellseitig abbildbar. Dies kann bei der Entwicklung einer Motorbetriebs-
fithrung fiir das Energiemanagement einer mobilen Arbeitsmaschine beriicksichtigt

werden.

Fiihrungsgrof3enverhalten

Fiir die Validierung des Fiihrungsgrof3enverhaltens erfiahrt der weiterhin drehzahlge-
regelte Motor rechteckformige Anderungen der vorgegebenen Solldrehzahl »n_,. Bei
einem positiven Sollwertsprung (#,,, ,
des Kraftstoffverbrauchs ab. Durch die in Abschnitt 2.2.3 beschriebene Vorsteuerung
wird das Uberschwingen der aktuellen Drehzahl n

>n,,,) zeichnet sich eine deutliche Erh6hung

bei Erreichen von n_,, kompen-

act set,2

siert. Bel einer negativen Fithrungsgroendnderung (n,, <n,,,) zeichnet sich die im

set,2
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3 Implementierung und Validierung

EDC-Modell aktivierte DT;-Vorsteuerung in einer geméfBigten Anndherung der aktu-
ellen Drehzahl an die neue Solldrehzahl ab. Ein Unterschwingen wird so unterbunden.
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Bild 3-9: (a) Simulierter und gemessener Verbrauchs- und Drehzahlverlauf
bei einem FiihrungsgroBensprung (b) Zugehorige Verbrauchsgegeniiberstellung

Die Gegeniiberstellung der simulierten und der gemessenen Drehzahl sowie des zuge-
horigen Kraftstoffverbrauchs ist in Bild 3-9 (a) und (b) veranschaulicht. Es sind of-
fensichtliche Unterschiede im Anstiegs- sowie Abstiegsverhalten der Drehzahlen er-
kennbar. Der Grund hierfiir liegt in der Uberlagerung der Auswirkungen der iiber-
schligig bestimmten Tragheiten der durch Parameterschétzung ermittelten Reglerwer-
te und der Vernachldssigung der im realen System verbauten Nebenaggregate. Die
gezeigte Genauigkeit bildet den qualitativen transienten Verlauf ausreichend genau
ab, um das Motormodell zur Untersuchung von Szenarien eines Gesamtenergiemana-

gements nutzen zu kénnen.

Bewertung und Ausblick

Die dynamische Validierung des Dieselmotormodells zeigt, dass das dynamische Mo-
dell nach iterativer Parameteroptimierung das verdnderte Verbrauchsverhalten in tran-
sienten Betriebsbereichen widerspiegeln kann. Wichtig fiir die Erhohung der dynami-
schen Modellgenauigkeit ist einerseits die Erkenntnis, dass das transiente Verhalten
des Dieselmotors in der vorgestellten Abbildungstiefe weitestgehend von der zugrun-
de gelegten Regelung abhdngt; andererseits, dass die Modellgrenzen und die Abbil-
dungstiefe trotz hoherem Parametrierungsaufwand so weit gewéhlt werden miissen,
dass die erforderlichen Dynamikeffekte abbildbar sind. Aus diesem Grund erscheint
es zur Steigerung der Modellgenauigkeit sinnvoll, den auf die Abbildung des Steuer-

gerits gelegten Fokus beizubehalten und zu vertiefen.
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3 Implementierung und Validierung

AuBerdem wird fiir das virtuelle Energiemanagement einer gesamten Maschine in
Zukunft nicht nur die Abbildung des dynamischen Drehzahl- sowie Verbrauchsver-
halten erforderlich sein, sondern in zunehmendem MaR} die Integration der Abgas-
emissionen. Gerade in Betriebsphasen des Dieselmotors, in denen nicht nur der Wir-
kungsgrad vergleichsweise niedrig ist, sondern auch die entstehenden NO, und ausge-
stoBenen RuBpartikelanteile sehr hoch sind, gilt es, den Motor durch eine optimierte
Betriebsfithrung in bessere Betriebspunkte zu bringen. Deshalb sollte das beschriebe-
ne Dieselmotormodell vor dem Hintergrund einer diesel-elektrischen Hybridisierung
um ein Abgasmodell erweitert werden. Ansdtze hierzu finden sich in [Rin2002,
Wen2006]. Nach derzeitiger Auffassung des Autors werden nur weiter detaillierte
Dieselmotormodelle den zukiinftigen Anforderungen an die Abbildungstiefe, die sich
aus dem Energiemanagement der Gesamtmaschine ergeben, gerecht werden. Den da-
mit einhergehenden hoheren Parametrierungsaufwand wird eine noch engere Zusam-

menarbeit der Maschinen- und Dieselmotorhersteller decken konnen.

3.2.3 Vergleich quasistationare und dynamische Modellierung

Fiir die Entscheidungsfindung, ob ein zur Laufzeit ressourcenschonenderes quasistati-
ondres Kennfeldmodell oder aber der vorgestellte rechenzeitintensivere dynamische
Modellierungsansatz verwendet werden soll, wird ein Vergleich beider Modelltypen
angestrengt. Im Fokus stehen die ermittelbaren Unterschiede in der Verbrauchsbe-
rechnung tiber Fithrungs- oder SollwertgroBenspriingen, wie sie in Zyklen mobiler
Arbeitsmaschinen typischerweise auftreten [Dei2009, Rei2010]. Es gilt dabei aufzu-
zeigen, welches real vorhandene Optimierungspotenzial fiir ein Energiemanagement
einer virtuellen mobilen Arbeitsmaschine durch die abgestimmte Regelung des
Verbrennungsmotors bei der Einbindung eines vereinfachten Kennfeldmodells ver-
borgen bleibt.

Grenziibergang zwischen quasistationirem und dynamischem Modell

Zur Betrachtung des Grenziibergangs eines einfachen quasistationdren Kennfeldmo-
dells und des dynamischen Ansatzes kann der Verlauf des aktuellen Kraftstoff-
verbrauchs bei einer Betriebspunktdnderung beider Ansétze analysiert werden. In der
folgenden Untersuchung wird stets ein Betriebspunkt OP, als stationdrer Ausgangs-
punkt und ein weiterer OP, als gewiinschter Endpunkt des transienten Betriebsbe-
reichs vorgegeben.
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3 Implementierung und Validierung

. Storeroflensprung

Zunichst wird untersucht, inwieweit sich die Simulationsergebnisse bei Verwendung
eines quasistationdren kennfeldbasierten Modells von denen bei Nutzung des vorge-
stellten dynamischen Modells im Falle des Aufschaltens eines Storgrofensprungs un-
terscheiden.

Die Analyse erfolgt am Beispiel eines Testszenarios: Zum Zeitpunkt 7, =5 s befindet
sich der Dieselmotor im Betriebspunkt OP= (1.750 min™', 75Nm). Durch Aufschalten
eines Lastmomentsprungs der Hohe 565 Nm fiir #>5s wird der Motor schlagartig
belastet und wechselt auf eine hohere Leistungshyperbel.

In einem rein kennfeldbasierten stationdren Modell erfolgt zeitgleich mit der Aufpra-
gung des hoheren Lastmoments die Verschiebung des aktuellen Betriebspunkts in den
Punkt OP,=(1.760 min”', 640 Nm). Die Dieseldrehzahl verharrt im Ausgangspunkt,
und die Einspritzmenge steigt sprunghaft von 20 mg auf 80 mg (Bild 3-10 (a) roter,
strichlierter Pfeil), was einem Verbrauch von 7,36 I/h bzw. 30 1/h entspricht.
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Bild 3-10: Betriebspunktdnderung bei stationdrer und dynamischer Betrachtung
(a) im Motorkennfeld (b) entlang der Zeit

Im Falle einer dynamischen Simulation fiihrt der Lastsprung zu einer Drehzahldrii-
ckung ((a) und (b), rote Linie) und folglich zu einer reglerseitig iiberhohten Ein-
spritzmengenvorgabe ((b) blaue Linie). Diese stellt die erforderliche Beschleunigung
der Massentriagheiten des Motors sowie das Erreichen des neuen verbrauchsintensive-
ren Betriebspunkts OP, zum Zeitpunkt 7, =9s sicher.
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3 Implementierung und Validierung

Der Unterschied der einmal stationdr oder aber dynamisch berechneten Verbriuche
ergibt sich nach (3.1) aus der Differenz des dynamischen und des stationdren Ein-
spritzmengenintegrals, gewichtet mit den Drehzahlen der entsprechenden Zeitfenster.

1
z-1
A= P .[(miru',dyn My = My opy * Mops At @-1)

Das Ergebnis zeigt, dass sich bei der Berechnung des Kraftstoffverbrauchs nach dem
stationdren Kennfeldmodell zwei Fehler additiv iiberlagern, die in ihrem Vorzeichen
voneinander verschieden sind und sich deshalb tendenziell ausgleichen: Im stationé-
ren Modell kommt es zu keinem Drehzahleinbruch, sodass bereits mit Lastaufschal-
tung der stationdre Verbrauch des OP, anliegt, der sich allerdings bei dynamischer
Betrachtung erst nach der Zeitdifferenz Ar =¢, —¢, dauerhaft einstellt. Das bedeutet
einerseits, dass der Verbrauch im stationdren Modell zu Beginn der Betriebspunktver-
schiebung zu hoch angesetzt wird.

Andererseits miissen im stationdren Modell nicht die durch Drehzahldriickung mit
geringerer Winkelgeschwindigkeit umlaufenden Tragheiten wieder auf die voreinge-
stellte Anfangsdrehzahl beschleunigt werden, was im dynamischen Modell zu einem
Mehrverbrauch fiihrt. Das bedeutet, dass im stationdren Modell gegen Ende der Be-
triebspunktinderung der Verbrauch félschlicherweise zu niedrig angesetzt wird.

Der Zusammenhang geht aus Bild 3-11 hervor, das die Kraftstoffverbrauchs-
volumenstrome fiir beide Modelle sowie deren integrierte Verldufe und deren Abwei-
chung voneinander zeigt. Die Fldchen A1’ und A2’ entsprechen den mit der zugehori-
gen Drehzahl gewichteten Flichen Al bzw. A2 aus Bild 3-10.
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Bild 3-11: Vergleich des stationdr und dynamisch simulierten Verbrauchs bei einer Betriebs-
punktdnderung durch einen Lastmomentsprung
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3 Implementierung und Validierung

Das vom Motor im dynamischen Fall aktuell abgegebene Drehmoment 7, verhilt

sich proportional zu der momentan eingespritzten Kraftstoffmenge m aber wegen

inj,dyn >
der thermodynamisch begriindeten betriebspunktabhéngigen Verluste nichtlinear. Die
Differenz des durch die Hohe des Lastsprungs geforderten Drehmoments 7,,, und des
bei reglerseitig vorgegebener Einspritzmenge aktuell vom Dieselmotor abgegebenen
Drehmoments 7, ist die Ursache des beobachtbaren Drehzahleinbruchs. Der sich im
vorliegenden 5 s-Szenario ergebende Verbrauchunterschied AV, entspricht der Fla-

el

chendifferenz aus A1°-A2’ und betrigt 1,5 ml.
Der Ubergang vom Kennfeldmodell auf das entwickelte dynamische Modell entsteht
dann, wenn die Sprungzeit des Lastmoments gegen unendlich geht. Das ist gleichbe-
deutend mit infinitesimal kleinen Spriingen, bei denen sich kein Unterschied zwischen
der quasistationdren Abbildung durch ein Kennfeld oder der dynamischen Betrach-
tung ergibt, vgl. (3.2).

lim (Q,, = Qi) =0 oder — lim (0, =0,,)=0 (3.2)

ATy > ATjge >>0, (t,—t;) >

II. FihrungseroBensprung

Wie bereits bei der dynamischen Validierung dargestellt, reagiert das implementierte
dynamische Dieselmotormodell bei positivem Solldrehzahlsprung ebenfalls mit einer
Verbrauchserh6hung.

Der Verbrauchsunterschied AV, beider Ansétze liber dem transienten Betriebsbe-
reich lédsst sich durch Integration der Differenz beider Verbrauchskurven bestimmen.
Diese ist bei identischem SollgroBensprung abhédngig von der Gro3e des im OP, an-
liegenden Lastmoments, dem Motortrigheitsmoment und den Regelparametern. All-
gemein glltig ist die Aussage, dass die Verbrauchsdifferenz mit infinitesimal kleinen
Drehzahlspriingen gegen 0 gehen muss, vgl. (3.3).

Jim (0, -0, )=0 oder | lim (04, ~0pu) =0 (3.3)

Ang,, >>0, (1, =t ) >0

Im Umkehrschluss ldsst sich daraus ableiten, dass im Hinblick auf eine exakte
Verbrauchsermittlung im Rahmen eines Ansatzes fiir ein Energiemanagement der Ge-
samtmaschine ein dynamischer Modellierungsansatz dann sinnvoll ist, wenn das Re-
gelkonzept und der typische Maschinenzyklus eine Vielzahl relativ hoher Lastspriinge
auf den Dieselmotor beinhaltet. Beispielsweise summiert sich im Fall eines 30 s-Y-
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3 Implementierung und Validierung

Radlader-Ladezyklus der Verbrauchsunterschied zwischen Kennfeldmodell und dy-
namischem Modell fiir die Betriebszeit von 1 h bei zweimaligem Inchen (Drehzahl-
sprung) und zwei Lastspitzen (Einstechen ins Haufwerk, Betdtigung der Arbeitshyd-
raulik) mit Drehzahldriickung pro Zyklus auf bis zu 0,72 1. Das entspricht bei einem
Verbrauch von 35 1/h einer Abweichung von 2 %.
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4 Steuer- und Regelkonzepte in mobilen Arbeitsmaschinen

Im folgenden Abschnitt werden bestehende Ansétze zur Steuerung und Regelung mo-
biler Arbeitsmaschinen analysiert. Das Ziel der Untersuchung ist die Systematisierung
und Hierarchiebildung der bereits applizierten Regelsysteme und -mechanismen der
Maschinen aus Sicht des Bedieners. Hierarchisch untergeordnete Strukturen (Regler-
kaskaden) bleiben unberiicksichtigt. Die Ergebnisse der Untersuchung dienen als Ba-
sis fiir das in Kapitel S herzuleitende Konzept eines dynamischen Gesamtmaschinen-

managements.

4.1 Komponentenebene

Zunichst werden Steuer- bzw. Regelmechanismen einzelner Komponenten und Bau-
gruppen, die in die Arbeitsmaschinen integriert sind, vorgestellt. Die Zusammenhénge
im Dieselmotor sind in den Kapiteln 2 und 3 ausfiihrlich dargestellt und werden, falls
erforderlich, in die Betrachtung mit einbezogen. Im Anschluss erfolgt in Ab-
schnitt 4.2 die Untersuchung der Interaktion einzelner Teilsysteme innerhalb mobiler
Arbeitsmaschinen anhand dreier ausgewéhlter Maschinenbeispiele.

4.1.1 Lenkanlage

Die Lenkanlage in Verbindung mit den Rédern und dem Rad-Bodenkontakt beein-
flusst in longitudinalen Kurvenfahrtszenarien (zusitzliche Verluste durch Verspan-
nung des Getriebes) sowie Querdynamikszenarien (Reifenverluste) die Verluste, die
im Antriebsstrang einer Arbeitsmaschine entstehen. Bei Kurvenfahrten stellen sich
aufgrund der ungleichen durchfahrenen Radien der einzelnen Réider (ausgeglichen
durch Achsdifferential, Langsdifferential) und der verschiedenen wirksamen Rei-
bungskoeffizienten in Abhédngigkeit von der Schwerpunktsgeschwindigkeit der Ma-
schine, unterschiedliche Drehzahlen der Endabtriebe ein. Die dabei auftretenden Ver-
spannungen fiihren, im Vergleich zu einem geradeaus Longitudinalszenario, zu einer
Verschiebung der Betriebspunkte von Radnabenplaneten, Lamellenbremsen und Dif-
ferentialgetrieben. Das kann zu einem stark verdnderten Verlustverhalten in einzelnen

Komponenten, die im Leistungsfluss liegen, fithren. Deshalb ist es bei der simulati-
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onsgestiitzten Entwicklung von {iibergeordneten Regelkonzepten erforderlich, die
Lenkanlage im Rahmen der verfiigbaren Stellmoglichkeiten so zu beeinflussen, dass
die assoziierten Verluste liber einem typischen Lastspiel minimal ausfallen.

Die Ausfiihrung heutiger Lenkanlagen richtet sich nach den geltenden gesetzlichen
Bestimmungen. Die nationale Gesetzgebung schreibt die Betdtigungsart der Fahrzeug-
lenkung in Abhéngigkeit von der zuldssigen Maximalgeschwindigkeit vor. Fiir Ar-
beitsmaschinen mit v, <50 km/h geniigt eine einkreisige und bei v < 62 km/h
eine zweikreisige hydrostatische Lenkanlage [B6t2008]. Bei hoheren Maximalge-
schwindigkeiten ist eine mechanische Lenkverbindung obligatorisch. Diese kann, wie
es im PKW Standard ist, durch eine hydrostatische oder energiesparendere elektrische
Hilfskraftlenkung (Electric-Power-Steering) unterstiitzt und durch eine Uberlage-
rungslenkung geschwindigkeitsabhingig (Active-Front-Steering) in ithrem Verhalten

beeinflusst werden [Wal2006].

In mobilen Arbeitsmaschinen werden verschiedene Anordnungen von Lenkanlagen
unterschieden. Ublicherweise kommen Drehschemel-, Achsschenkel-, Allrad- (mit
Hundegang) oder Knicklenkungen zum Einsatz [B6t2008]. Hierbei liegen die Driicke
in den hydrostatischen Kreisen bei 50-150 bar.

Zur Darstellung der Steuer- sowie Regelmechanismen in der Lenkanlage einer mobi-
len Arbeitsmaschine wird beispielhaft die weit verbreitete, in die LS-Hydraulik integ-
rierbare, hydrostatische Hilfskraftlenkung ohne mechanische Verbindung betrachtet
[Mat2006]. Sie besteht aus der Lenkeinheit, einer LS-Verstellpumpe und einem Prio-

ritatsventil.

T
VAN 8

Bild 4-1: Lenkeinheit einer hydrostatischen Hilfskraftlenkung mit LS-Leitung, [Bos2007a]
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In der Lenkeinheit (Bild 4-1) wird iiber die Lenksdule (1) der Steuerkolben (2) des
Lenkventils in Drehschieberbauweise gegen das Ventilgehduse (3) verdreht. Der frei-
gegebene Volumenstrom des Pumpenanschluss (P) wird iiber den Zahnringmotor (4)
so lange zu den Lenkzylinderanschliissen (L, R) gefordert, bis die federbelastete Ven-
tilhiilse der Schieberposition gefolgt ist (Folgekolbenprinzip). Das Vorsteuerventil (5)
liefert das LS-Drucksignal (LLS), das zur Steuerung des Prioritdtsventils und der Ver-
stellpumpe verwendet werden kann.

Die eigentliche Regelung in der Lenkanlage beschrankt sich auf die Differenzdruck-
regelung iiber dem Lenkventil. Wie in herkdmmlichen LS-Systemen erfolgt der Ab-
gleich zwischen der Ap-Vorgabe und dem iiber die LS-Feder verglichenen Istdruck.
StellgroBe der Regelung ist die Priorititsventilposition und der Verstellwinkel der LS-
Pumpe.

Damit konnen die Lenkanlage mit der Mdglichkeit der Einleitung eines Lenkradwin-
kels bzw. Lenkradmoments als Steller und die LS-Lenkeinheit mit dem Lenkzylinder
sowie den Ridern als Strecke aufgefasst werden. Das System stellt eine Steuerung
dar, die durch die Riickkopplung mit dem Fahrer zum Regelkreis geschlossen wird.
Kommt es durch innere StorgroBen, wie unterschiedliche Oltemperaturen im Lenk-
kreis, oder duBere, wie Lenkschldge zu Kursabweichungen, miissen diese durch das
Lenkverhalten des Fahrers ausgeglichen werden. Eine Riickfiihrung des Lenkwinkels
und ein Abgleich mit der Sollwertvorgabe des Fahrers an der Betitigungseinrichtung
existiert nicht.

4.1.2 Bremsanlage

Nach [Bre2008] werden alle Einrichtungen, in denen sich der Bewegung eines Fahr-
zeuges entgegensetzende Krifte erzeugt werden, als Bremsen bezeichnet.

In mobilen Arbeitsmaschinen sind das in der Regel die Feststellbremse und die Be-
triebsbremse. Letztere kann zur Vermeidung erhohten Verschleiles durch die Motor-
bremse entlastet werden. Die durch Kompressionsarbeit in Wéarme umgesetzte Ener-
gie ist verloren. Deshalb werden im Rahmen des Fahrzeugenergiemanagements neue
Ansitze entwickelt, die die Rekuperation (elektrisch, hydraulisch) der Bremsenergie
ermoglichen. Die Regelmechanismen dieser sich in der Entwicklung befindlichen
Konzepte, die It. Definition als Bremse fungieren konnen, werden im weiteren Verlauf
der Arbeit nicht betrachtet. Sie konnen aber in den in Kapitel 5 entwickelten dynami-

schen Ansatz eines Gesamtmaschinenmanagements integriert werden.
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Die herkommliche Betriebsbremse in mobilen Arbeitsmaschinen wird vom Fahrer via
FuBlpedale betitigt und es erfolgt eine pneumatische, hydraulische oder elektrische
Kraftiibertragung. Trotz geringer Fahrgeschwindigkeiten ist die erforderliche Brems-
leistung aufgrund der hohen zu verzégernden Fahrzeugmassen grof3. Die iiberschiissi-
ge kinetische Energie wird zur Verzogerung der Maschine in der Betriebsbremse
durch die Bremsarbeit in Warme umgewandelt. Dabei kommen unterschiedliche kon-
struktive Formen von Radbremsen zum Einsatz, die sich wegen des Prinzips der
Bremskraftentstehung und der Reibpartner in ihrem Bremsenkennwert unterscheiden.
In mobilen Arbeitsmaschinen werden selten Trommelbremsen, aber trocken- oder
Olgebadete Grauguss-Einscheibenbremsen sowie Lamellenbremsen eingesetzt.
[B0s2003, Mey2004].

Der Autbau einer Bremsanlage in mobilen Arbeitsmaschinen wird beispielhaft an ei-
ner typischen Traktorbremsanlage erldutert. Im Unterschied zu anderen Maschinen
sind die Hinterrdder nicht nur zusammen, sondern fiir das Lenkbremsen auch iber
zwei separate Pedale getrennt bremsbar. Bei Bremsenbetitigung wird der Allradan-
trieb eingekuppelt, sodass die Vorderrdder durch die Bremswirkung der Hinterrad-
bremsen ebenfalls verzogert werden.

Zu den Grundbestandteilen der Bremsanlagen mit {iblichen Dauerdriicken von 50-
150 bar zdhlen eine Servopumpe mit Tank fiir die Energieversorgung, die mit den
FuBpedalen betdtigbaren Hauptbremszylinder, die Bremsleitungen und die Radbrems-
zylinder, die die Kraft iiber Hebel an die Bremsscheiben iibertragen. Fiir ein fail-safe-
Verhalten sind die oft elektrohydraulisch kontrollierten mechanisch betétigten Fest-
stellbremsen so konzipiert, dass die Bremsscheiben bei stehendem Motor durch die

Feder eines entlasteten Federspeichers an die Druckscheiben gepresst werden.

Im PKW- oder Nfz-Bereich gehoren Regelsysteme wie das Anti-Blockier-System
(ABS), die Anti-Schlupf-Regelung (ASR) und das Elektronische Stabilitdtsprogramm
(ESP) zum Stand der Technik [Bos2003]: Das ABS verhindert das Blockieren eines
Rads, indem es bei einer wihrend des Verzdgerungsvorgangs auftretenden hohen
Drehzahldifferenz zwischen einzelnen Radern den Bremsdruck im Bremszylinder des
am langsamsten laufenden Rads reduziert. Die Funktionsweise eines einfachen ASR-
Systems ist reziprok, sodass mit dem Uberschreiten des Kraftschlussmaximums wih-
rend eines Beschleunigungsvorgangs der Bremsdruck im Bremszylinder des durch-
drehenden Rads erhoht und die Traktion wiederhergestellt wird. Das ESP kombiniert
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und erweitert diese beiden Ansétze, indem es unter Verwendung zusitzlicher Fahrdy-
namikinformationen (Gierrate, Beschleunigung, Lenkwinkel) gezielt Bremseingriffe

vornimmt, um die Fahrzeugstabilitit zu erhalten.

Vergleichbare Systeme sind in mobilen Arbeitsmaschinen wenig verbreitet, werden
aber mit steigenden Fahrgeschwindigkeiten weiter Einzug erhalten. Ein Beispiel hier-
fiir ist das Traktor-ABS der Puma CVX-Baureihe der Fa. Case IH. Es transformiert
den kompressorseitig zur Verfligung gestellten Luftdruck in einen zur Regelung der
hydraulischen Betriebsbremse erforderlichen Druck [Cas2010]. Der fiir Traktoren der
Fa. Fendt verfligbare Fahrstabilititsregler (Fendt Stability Control, FSC) soll, ver-
gleichbar mit der Funktionsweise eines ESP, die Nick-, Wank- oder Pendelbewegun-
gen wihrend des Bremsvorgangs reduzieren. Die Realisierung erfolgt aber nicht durch
einen Eingriff in die Bremsanlage, sondern durch Variation der Dampfung der Vor-
derachsfederung [Agc2010].

Zusammenfassend wird festgehalten, dass die libergeordneten Steuermechanismen der
Bremsanlage iiblicherweise auf den Uberdrehzahlschutz und die Moglichkeit des In-

chens, wie sie in den Systemen bei Baumaschinen vorkommen, beschréankt sind.

4.1.3 Kihlanlage

Die Kiihlanlage in mobilen Arbeitsmaschinen (vgl. Bild 4-2) hilt die Kiihlmedien-
temperatur der Maschine in Bereichen, die die Warmeaufnahme der zu kiihlenden
Komponenten ermoglicht.

Bild 4-2: Schema des Liifterantriebs im Radlader L550 der Fa. Liebherr, [Lie2009]

Sie umfasst fiir den Dieselmotor die Kiihlmittel-, die Ladeluft- sowie die Kraftstoft-

kiihlung und fiir das Getriebe sowie die Arbeitshydraulik die Getriebedl- und Hydrau-
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lik6lkiihlung. Da der Fahrtwind nicht ausreichend ist, wird der zur Kiihlung erforder-
liche Luftstrom durch ein elektrisch oder hydraulisch angetriebenes Liifterrad erzeugt.
Zur Reinigung der Kiihlanlage konnen reversierbare Liifter die Liifterschaufeln dre-
hen, um einen Luftstrom entgegengesetzt zu der normalen Stromungsrichtung zu er-
zeugen. Die Drehzahl eines hydraulisch betriebenen Liifterrads nach der abgebildeten
Anordnung hingt von der antreibenden Dieselmotordrehzahl und der temperaturab-
hingigen Bestromung des elektro-hydraulisch ansteuerbaren Druckbegrenzungsven-
tils ab.

Fiir die Einbeziehung in ein Gesamtmaschinenmanagement besteht demnach der Frei-
heitsgrad in der Ventilbestromung und damit der Drehzahlsteuerung des Liiftermotors.

Bei gestiegener Kiihlmitteltemperatur kann beispielsweise bei Bergabfahrt die Leis-
tung der Betriebsbremse oder des Retarders verringert werden, um die Liifterleistung

und damit die Kiihlleistung zu erhdhen.

4.1.4 Fahrantrieb

Sowohl der Fahr- als auch der Arbeitsantrieb fiir mobile Arbeitsmaschinen lassen sich
nach ihrer Struktur gliedern. Sie unterscheiden sich in der Art der Energieversorgung,
dem Primédrenergielieferanten, den Komponenten zur Energiewandlung und ihren
Endverbrauchern. Eine Ubersicht mdglicher Antriebsstrukturen gibt Bild 4-3.

truktur Diesel- Diesel- Diesel- Batterie-
Funktion Mecham-k }-[-ydrostatlk Elektrik Elektrik
Energie- Kraftstoft- Kraftstoft- Hydro- Kraftstoft- Batterie Elektro-
reservoir tank tank speicher tank speicher
Primirener- Diesel- Diesel- Diesel- Elektromotor
gielieferant motor motor motor mit Leistungs-
elektronik
Energie- Wandler Hydro- Generator Hydro-
wandlung (Kupplung) pumpe pumpe
Ventil- Leistungs- Ventil-
steuerung elektronik steuerung
Energie- Mechanisches Linear- / Elektro- Linear- /
verbraucher Getriebe Rotations- motor Rotations-
motor motor
Beispiel- | Valtra Liebherr Liebherr Linde
maschine [Valmet 8050E L550 T282 E35

Bild 4-3: Antriebsstrukturen mobiler Arbeitsmaschinen, in Anlehnung an [Bos2009b]
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Fiir die weitere Betrachtung werden diesel-mechanische und diesel-hydrostatische
Antriebsstrukturen beriicksichtigt, da die darin verbauten Antriebskomponenten fiir
die in Kapitel 6 am Beispiel des L550 dargestellte Optimierung der Betriebsfithrung

relevant sind.

Mechanische Getriebe

Mechanische Getriebe dienen der Wandlung und der Ubertragung von Bewegungen
und Kréften. Im Antriebsstrang mobiler Arbeitsmaschinen werden die iibertragenen
Drehmomente sowie die Drehrichtung und damit der Leistungsfluss gewandelt. Me-
chanische Getriebe konnen in Stufenlosgetriebe und Stufengetriebe unterteilt werden.
Letztere untergliedern sich in nicht schaltbare, schaltbare und automatisiert betétigte
Getriebe.

In einer Reihe von Maschinen werden die verschiedenen Auspriagungen mechanischer
Getriebe kombiniert. In Traktoren mit rein mechanischem Fahrantrieb, wie beispiels-
weise dem Valmet Valtra 8050E, ist heute oft ein automatisiert betitigtes Teillast-
schaltgetriebe verbaut. Die zugkraftunterbrechungsfreie Schaltung der Lastschaltstu-
fen erstreckt sich nur iiber den vorher durch manuelles Schalten gewihlten Bereich
[Val2005].

Ein Beispiel fiir ein vollautomatisiertes mechanisches Getriebe ist das in den Baurei-
hen Ares und Axion verbaute Hexashift-Getriebe der Fa. Claas. Der Bediener wahlt
den gewiinschten Gang und sowohl die Kupplungsbetitigung als auch das Schalten
erfolgen dann automatisiert. Mit einer Schaltautomatik als Sonderausstattung wird das
vollautomatisierte Getriebe zu einem Automatikgetriebe [Cla2010]. Einen guten
Uberblick iiber aktuelle mechanische Getriebestrukturen in Arbeitsmaschinen geben
[Koh2008, Gei2009].

Je nach Automatisierungsgrad des Getriebes wird nach der hydraulischen Kupplungs-
betdtigung der Schaltvorgang durch unterschiedliche duere Schaltelemente (Wahlhe-
bel, Armlehnenbedienung) angestoBen. Mittels mechanischer, mechanisch-
hydraulischer oder mechanisch-elektrischer Ubertragungselemente werden die inneren
Schaltelemente (Schaltstangen, Synchronisierungen, Schaltklauen) fiir den Gang-
wechsel verstellt. Zur Erzeugung des Gleichlaufs verschiedener Wellen fiir den Ein-
riickvorgang mit anschlieBendem Einkuppeln kommen in modernen Getrieben eine

Vielzahl von Sensoren und Aktoren zum Einsatz.
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Sofern Automatikgetriebe unberiicksichtigt bleiben, ergibt sich auf hochster Ebene der
in mobilen Arbeitsmaschinen verbauten mechanischen Getriebe mindestens ein Frei-
heitsgrad, der beeinflussbar ist. Er liegt in der Wahlmdglichkeit einer Schaltkonfigura-
tion, die die aktuellen Drehmoment- und Geschwindigkeitsanforderungen des Fahrers
erfiillt.

Hydrostatik

Im Fahrantrieb mobiler Arbeitsmaschinen kommen aufgrund ihrer hohen Leistungs-
dichte und der Moglichkeit einer unterbrechungsfreien Zugkraftiibertragung héufig
teil- sowie vollhydrostatische Getriebe zum Einsatz. Nach [Ren2004] werden sie
strukturell nach den Charakteristika Art der Hubvoluminaverstellung (primér, sekun-
dir, kombiniert), Integrationsgrad (Stufengetriebe) und konstruktives Gesamtkonzept
(kompakt, aufgelost) unterschieden. Die Basis aller abgeleiteten Getriebekonzepte
besteht in der Regel aus einem geschlossenen hydrostatischen Kreis, in dem eine Ver-
stellpumpe (Primirverstellung) einen Olmotor mit konstantem oder verstellbarem
Schluckvolumen antreibt. Die prinzipbedingten Verluste in einem hydrostatischen
Getriebe gemilB obiger Strukturvarianten ergeben sich additiv aus den Verlusten in
den Hydrostaten, den Leitungen sowie den Ventilen der Peripherie (Spiilkreis, Stell-

ventile) und der wahlweise integrierten Mechanik.

Verstellpumpe

Pumpen dienen in der Fluidtechnik der Umformung von mechanischer in hydraulische
Energie. Sie werden nach der Art des Verdrangerprinzips in Zahnrad-, Fliigelzellen-
und Kolbenpumpen untergliedert. Aufgrund ihrer Robustheit und vergleichsweise
niedrigen Kosten kommen in mobilen Arbeitsmaschinen liberwiegend Aullen- sowie
Innenzahnradpumpen und Axialkolbenpumpen (Schrigachse, Schriagscheibe) zum
Einsatz. Ubliche Driicke im geschlossenen hydrostatischen Kreis des Fahrantriebs
liegen im Bereich von 150-450 bar, die Drehzahlen zwischen 1.000 und 3.000 min™.
Der effektive Volumenstrom Q,, , berechnet sich aus dem Produkt von Eingangs-
drehzahl »

nvol,P (4'1)

aktuellem Fordervolumen V,(«) und volumetrischem Wirkungsgrad

in?
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Das effektive Drehmoment 7'

.. crrechnet sich aus der anliegenden Druckdifferenz

Ap und dem hydraulisch-mechanischen Wirkungsgrad 7,,, , nach (4.2).

P QC-’”"P Qeff,P =n, V(@) 1,,.p 4.1)
Ty Nyorp
n, T R G w)
Ds 27 Mim.p

Bild 4-4: Verstellpumpe

Zur Veranderung des Fordervolumens kann die Verstelleinrichtung der Pumpe auch

manuell bedient werden, wird in mobilen Arbeitsmaschinen aber iiblicherweise hyd-

raulisch oder elektromotorisch angesprochen. Bei hydraulischer Verstellung wirkt ein

Steuerdruck auf die Fldchen eines Stellzylinders und beaufschlagt iiber mechanische

Hebel die Verstelleinrichtung der Pumpe mit der Stellkraft. Dadurch wird proportio-

nal zur Steuerdruckdifferenz der Verstellwinkel verandert und das Fordervolumen der

Einheit stufenlos variiert.

Fiir den Betrieb von Verstellpumpen bieten Hersteller verschiedene Komponentenre-

geleinrichtungen an, vgl. [Bos2008].
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Druckregler: Der maximale Pumpenausgangsdruck wird innerhalb des Regelberei-
ches der Pumpe auf den stufenlos iiber ein Steuerventil einstellbaren Maximal-
druck begrenzt (Bild 4-5 (a)).

Volumenstromregler: Der von der Pumpe geforderte Volumenstrom innerhalb des

Hydrauliksystems wird konstant gehalten (b).

Leistungsregler: Bei gleichbleibender Antriebsdrehzahl wird das Aufnahmedreh-
moment der Pumpe konstant gehalten, sodass die maximale Antriebsleistung nicht
tiberschritten wird. Aus der Kopplung des Arbeitsdrucks mit der Pumpenverstel-
lung (und damit dem Volumenstrom) wird die entsprechende Leistungshyperbel
approximiert. Es handelt sich um eine Steuerkette mit Kraftabgleich (c).

Drehzahlregelung: In Abhéngigkeit der Antriebsdrehzahl wird der Volumenstrom
iiber einen Steuerdruck von minimal auf maximal verstellt. Fiir die Regelung des
Forderstroms in Abhédngigkeit der Dieselmotordrehzahl wird in Fahrantrieben mo-
biler Arbeitsmaschinen oft die Pumpe zusammen mit der Druckabschneidung, der
Speise- sowie der Betriebsdruckbegrenzung und einer Speisepumpe in einer Ver-
stelleinheit integriert.
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Qmm Qum.\'
X X

Bild 4-5: Elementare Regelungsarten einer Verstellpumpe, [Bos2008]

e QGrenzlastregelung: Um in mobilen Arbeitsmaschinen das Absterben des Diesel-
motors aufgrund einer zu hohen Leistungsforderung (Summenleistung aus Fahr-
und Arbeitshydraulik) zu verhindern, wird die Forderung der Arbeitshydraulik pri-
orisiert; die Fahrgeschwindigkeit sinkt. Hierfiir erfasst ein Regelventil {iber eine
Messblende das Uberschreiten der maximal zugelassenen Motordriickung und in-
duziert die Verringerung des Verstelldrucks am Verstellzylinder der Pumpe, was
zu einem Zuriickschwenken der Pumpe fiihrt.

Verstellmotor

Verstellbare hydrostatische Rotationsmotoren dienen der Umformung von hydrauli-
scher in mechanische Energie. Ihre Funktionsweise, Verdringerprinzipien und Ver-
stellmoglichkeiten entsprechen denen der Verstellpumpe. Der effektive Volumen-

strom Q,, , und das Effektivmoment 7, ,, werden nach den Gleichungen (4.3, 4.4)

eff , M
berechnet.
1
P Qqﬁ,‘M Qeff,M =n, Vy () (4°3)
vol M
Tl vol,M ]-'cfff,‘M
Ap-V,, ()

LAV W Tejf,M £ v 77, Tt (4.4)

Ds 2

Bild 4-6: Verstellmotor

Die Steuerungs- und Regelungsarten heutiger Verstellmotoren in mobilen Arbeitsma-
schinen werden beispielhaft an einem Axialkolben-Verstellmotor dargestellt, vgl.
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[Bos2007b]. Der Motor ist zusammen mit den erforderlichen Steuer-, Regel- und
Stelleinrichtungen in einem Gehduse verbaut.

e Steuerdruckabhédngige Volumenstromsteuerung: Die steuerdruckabhéngige Ver-
stellung ermdoglicht die stufenlose Einstellung des Schluckvolumens proportional
zum anliegendem Steuerdrucksignal.

e Zweipunktsteuerung: Durch Zu- oder Abschaltung des Steuerdrucks wird das
Schluckvolumen entweder auf das minimale oder auf das als Maximum vorgege-

bene Volumen eingestellt.

e Betriebsdruckabhédngige Volumenstromsteuerung: Das Schluckvolumen wird in
Abhingigkeit des Betriebsdrucks eingestellt. Der intern gemessene Betriebsdruck
wird mit dem einstellbaren Schwellenwert verglichen. Mit Erreichen des Schwel-
lenwerts schwenkt der Motor mit steigendem Betriebsdruck in Richtung des ma-

ximalen Schluckvolumens.

4.1.5 Arbeitsantrieb

Die Energieversorgung der Arbeitshydraulik in mobilen Maschinen erfolgt in der Re-
gel im offenen Kreislauf, der mit geringem Aufwand erweitert und angepasst werden
kann. Der erforderliche Volumenstrom und Arbeitsdruck wird von Konstant- oder
Verstellpumpen bereitgestellt, die gesteuert oder geregelt betrieben werden konnen.
Ubliche Dauerdriicke in der Arbeitshydraulik fiir landtechnische Anwendungen liegen
im Bereich von 150-200 bar, in Baumaschinen bei bis zu 310 bar. Je nach Steue-
rungskonzept ergeben sich aus Sicht eines Maschinenmanagementsystems unter-
schiedliche Moglichkeiten, die Ansteuerung und Regelung der Arbeitshydraulik zu
beeinflussen. Diese systembedingten Freiheitsgrade werden im Folgenden herausge-
arbeitet, um sie spéter in die gesamtheitliche Optimierung einzubeziehen.

Konstantstromsystem (Open-Center-System)

Die Grundschaltung des Konstantstromsystems (Open-Center-System) setzt sich aus
einer Konstanteinheit, einem Maximaldruckventil und den seriell (Sperrschaltung)
oder parallel angeordneten Verbrauchern inklusive ihrer Wegeventile zusammen. Im
Neutralumlauf hiangt der Wirkungsgrad des Systems nur vom Pumpenwirkungsgrad
sowie den volumenstromabhidngigen Druckverlusten in den Leitungen und Ventilen
ab. Bei einer Leistungsanforderung eines Verbrauchers ergeben sich zusétzliche Ver-

luste durch die Abdrosselung des bereitgestellten Uberschussvolumenstroms am
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Verbraucher auf das Druckniveau des Tanks. Die prinzipbedingten Verluste konnen
durch die Konzepte des ,,Negative Control*“ und des ,,Positive Control* verringert
werden [Mur2008].

Konstantdrucksystem (Closed-Center-System)

Im Konstantdrucksystem (Closed-Center-System) passt die Pumpe den Fordervolu-
menstrom an den geforderten Verbrauchervolumenstrom an. Das mittels Druckbe-
grenzungsventil mit einem Maximaldruck abgesicherte System hilt ein konstantes

Druckniveau.

In Neutralstellung (Center-Stellung) ist das Hauptwegeventil geschlossen, sodass die
Pumpe bei Maximaldruck nur den Leckagestrom ausgleicht (Nullhubregelung). Bei
anderer Ventilstellung verschwenkt die Pumpe so, dass der Summenvolumenstrom

aller Verbraucher geférdert wird und der Systemdruck aufrecht erhalten wird.
Load-Sensing-System

Um die Systemverluste in der Arbeitshydraulik mobiler Arbeitsmaschinen zu verrin-
gern, werden Differenzdruckregelungen, sogenannte Load-Sensing (LS)-Systeme auf-
gebaut [Mat2006]. Es gibt verschiedene Varianten von LS-Systemen, die aber alle
demselben Funktionsprinzip geniigen: Mithilfe einer Druckwaage wird die messblen-
denseitig eingestellte Druckdifferenz {iber dem LS-iiberwachten Teilsystem aufrecht-
erhalten. Der Maximaldruck vor den Verbrauchern entspricht damit der Summe aus
dem maximal erforderlichen Verbraucherdruck und dem LS-Druck. Bei Mehr-
verbrauchersystemen, die auf unterschiedlichen Druckniveaus arbeiten, kann die Last-
abhéngigkeit durch die Integration vor- oder nachgeschalteter Druckwaagen kompen-
siert werden. Detaillierte Informationen zu LS-Systemen, ihren verschiedenen Aus-
fiihrungen und deren Weiterentwicklungen finden sich in [Mur2008].

4.2 Maschinenebene

In den folgenden Abschnitten des Kapitels werden drei Maschinenbeispiele mit fiir
mobile Arbeitsmaschinen typischen Antrieben (Fahr-, Arbeitsantriebe) untersucht.
Das Ziel der Analyse ist zum einen eine Ubersichtsdarstellung der Hauptleistungsfliis-
se innerhalb der Maschinen. Zum anderen werden die hierarchisch hochsten Steuer-
sowie Regelmechanismen und ihre Abhdngigkeiten dargestellt. Die Ergebnisse bilden

die Basis fiir den zu entwickelnden Ansatz eines Gesamtmaschinenmanagements.
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Es werden ein Traktor mit mechanischem Getriebe und Open-Center-
Arbeitshydraulik, ein Radlader mit hydrostatischem Fahrantrieb und LS-
Arbeitshydraulik sowie ein Traktor mit hydrostatisch-mechanisch ausgangsseitig ge-
koppeltem Leistungsverzweigungsgetriebe und LS-/Power-Beyond-Arbeitshydraulik

untersucht.

4.2.1 Valtra Valmet 8050E

Der Standardtraktor Valmet 8050 E der Fa. Valtra wird von einem wassergekiihlten
6,6 1-Hubraum 6-Zylinder-Reihendieselmotor mit Direkteinspritzung angetrieben (Si-
su 620 DSRE). Bei einer Nenndrehzahl von 2.200 min™ betrigt die Leistungsabgabe
81 kW. Das maximale Drehmoment von 490 Nm wird bei 1.300 min"' erreicht, was

einem Drehmomentanstieg von 39 % entspricht.

Fir den Vortrieb wird die Motorleistung tiiber ein mechanisches 36/36-
Zahnradgetriebe zum Abtrieb iibertragen. Das mechanische Getriebe besteht aus ei-
nem elektrohydraulisch betétigten 3-stufigen Lastschaltgetriebe, dem DPS 650, drei
Fahrbereichsiibersetzungen und vier Getriebestufen fiir die Gangwahl. Die Kupplun-
gen im Getriebe, die Zapfwellenbetdtigung, die Differentialsperre sowie die Druck-
schmierung von Fahr- und Zapfwellengetriebe werden durch den mit 18 bar abge-
sicherten Niederdruckkreis gespeist.

Der Hochdruckkreis versorgt bei maximal 190 bar die Lenk- und Arbeitshydraulik.
Beide Hydraulikkreise sind als OC-Konstantstromsysteme mit Parallelversorgung der
Verbraucher ausgefiihrt und werden von zwei Konstantpumpen (25 cm’/U, 8 cm’/U)
in Tandembauweise gespeist. Die Hauptleistungspfade sind in Bild 4-7 dargestellt.

Dieselmotor
Lichtmaschine  Verteilercinspritz-, Krafistoff-,  Tandempumpe Zapfwelle Lastschaltgetriebe  Druckluftkompressor
Schmierdl-, Kiihlmittelpumpe, AZPN 25 / AZPF 8§ | |
Batterie Liifter, Klimakompressor... | | Wendegetriebe / 4WD Luftspeicher
|
l l | ! i
Schaltgetriebe . J
Lenkzylinder Zusatz- Heck-  Getriebesteuerung # | Liniriedenom g Anhang.er-
(Dosiereinheit Lenkventil Hydraulik Kraftheber DPS, 4WD, PTO... Gruppengetriebe Vorderachse  bremszylinder
= manuelle Notlenkpumpe) | |
Arbeitsgerit Arbeitsgerit o Achsdifferential
z.B. Frontlader z.B. Dl’.'mfrslreucr  Planctengetriche
e Rad
Hilfs- und ; S —_— :
Nebenantriebe A1’bensgeratemderstand Fahrwiderstand

Bild 4-7: Leistungspfade im Traktor Valmet 8050 E
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Das Ergebnis einer Analyse der Steuer- sowie Regelmechanismen des Valmet 8050 E
mit elektronischem Kontrollsystem (ECS) der Version Autocontrol IV (AC IV) kann
der nachfolgendern Tabelle 4-1 entnommen werden.

Steuer- und Regelstrukturen der Teilsysteme

Diesel- Motordrehzahl Fliehkraftregler Regelfeder Gaspedal, Einspritzsys- Lastmoment
motor NykMm Regelstange tem, Brennraum
Sisu 620
DSRE
Last- Schaltsignal ECS ACIV Induktiver nyky - Ventile, 3 DPS- | Getriebe Lastmoment,
schalt- ® nykyv-abhingig Sensor Kupplungen Pedalwert
ge e o Anygy-abhingig
(DPS)
Lenkung LS-Druck pis LS-Lenkventil LS-Regelfeder Steuerkolben Lenkzylinder Lenkbewegung
Allrad Schaltsignal ECS ACIV Induktiver nys- und Ventile, Kupp- Getriebe Beschleunigung,
4AWD Schlupfabhéngig npa-Sensor lung Traktionsédnderung
( ) ON | eSyy>9%
OFF | ¢Sy <2 % Svi=|(nva- nia) /nval
Differen- | Schaltsignal ECS ACIV Induktiver ny; - und Ventile, Kup- Getriebe Beschleunigung,
: ON | ¢Sz >20% npr-Sensor, Nihe- plung Traktionsédnderung
tlalsperre OFF | o0y en > 159 rungsschalter Win-
ev> 12 km/h kelgeber
o Bremse: ON Scr=/(nyL- D) /M|
Fahran- Schlupf ECSACIV v-Radarsensor, EHR4- Kraftheber- Bodenklasse,
trieb S=(nya- np) /o Induktiver nya- Regelventil zylinder Geritelast, Luft-
Sensor druck...
Zapfwe]_ Schaltsignal ECSACIV Npro- und Nygy- Ventil, Rutsch- PTO PTO-
le (PTO) OFF | . Spr0>4% Sensor kupplung Lastéinderung
Heck- Position des ECSACIV Kurvenscheiben- EHR4- Kraftheber- Bodenklasse,
Krafthe- Hubwerks Induktivweggeber Regelventil zylinder Neigung
ber
Heck- Zugkraft ECS ACIV Lagerbolzen, magne- | EHR4- Kraftheber- Bodenklasse
Krafthe- toelastischer Effekt Regelventil zylinder
ber
Vorder- Position Niveauregelventil | Niveauregelfeder Positionsstange | Druckluftspei- Vorderachslast
achs- cher, Balg Anbaugerit
federung

Tabelle 4-1: Steuer- und Regelmechanismen im Traktor Valmet 8050E

Die Tabelle zeigt einerseits, dass es eine Vielzahl moglicher Stelleingriffe im Traktor

gibt. Andererseits belegt sie, dass die Anzahl der theoretisch fiir eine Maschinenopti-

mierung ansteuerbaren Komponenten entweder durch leistungsflussimmanente Re-

striktionen (starre mechanische Kopplung) oder durch subsystemspezifische, von an-

deren Systemen autonom arbeitende (komplexe, oft kaskadierte) Regler stark begrenzt

ist . Damit sind die Ansteuerungsmoglichkeiten, ohne in die komplexen Reglerstruk-

turen der einzelnen Teilsysteme eingreifen zu miissen, oft gering, aber durch die Auf-

16sung bestehender Restriktionen potenziell erweiterbar.
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4.2.2 Liebherr Radlader L550

Der Radlader L550 der Fa. Liebherr ist der elektrifizierte Nachfolger des L544. Er
wird von einem elektronisch geregelten, wassergekiihlten, 4-Zylinder-Reihenmotor
mit 6,36 I-Hubraum, Abgasturboaufladung mit Pumpe-Leitung-Diise (PLD)-
Direkteinspritzsystem mit 130 kW (ISO 9249) versorgt.

Dieselmotor
Liifterantrieb/Bremse Generator * Vorforder-, Einspritzpumpe Pumpenverteiler-  Getriebesteuerung Motorab-
AZP e Ladeluftkiihler getrliebe AZP saugung AZP
|—l—] « Klimakompressor T 1
Liiftermotor Bremsspeicher Batterie E-Motor + Verstellpumpe Verstellpumpe FH
AZM Nntlenlﬂ)umpe AH/LLinkung A4VGY0 EZ
1T | |
Liifter Bremszylinder Lenkzylinder Hubzylinder Kippzylinder  Verstellmotor 1 Verstellmotor 2
FotFyt Fut Fy 4 Eyt D, Kicklenkung AGVMEOEP  AGVMEOEP
* Ladeschaufel Achsverteiler
» Leichtgutschaufel getriebe
o Ladegabel
» Achsdifferential
* Planetengetriebe
* Rad
Hilfs- und . . 5 ;
Nebenantriebe Arbeitsgeritewiderstand Fahrwiderstand

Bild 4-8: Hauptleistungspfade im Radlader L550

Die Motorleistung wird in einem einstufigen Stirnradgetriebe, dem Pumpenverteiler-
getriebe (PVQ), gesplittet und auf die Verstelleinheiten der Arbeitshydraulik bzw.
Lenkung sowie des Fahrantriebs 2plus2® iibertragen (Bild 4-8). Im volumenstromge-
koppelten Fahrantrieb speist eine Axialkolbenpumpe in Schrigscheibenbauart
(90 cm’/U) zwei parallele Schrigachsen-Verstellmotoren (80 cm’/U) und stellt bei
maximal 430 bar Hochdruck iiber das Achsverteilergetriebe, einem 3-stufigen Last-
schaltgetriebe, die Antriebsleistung zur Verfiigung. Eine ebenfalls am PVG ange-
flanschte LS-Verstellpumpe versorgt priorititsgesteuert die Lenkung und die Arbeits-
zylinder. Die Getriebesteuerung erfolgt elektrohydraulisch {iber ein Mastersteuergerit.
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Teilsys-
tem

Regel- /
Steuergro-
Be

Steuer- und Regelstrukturen der Teilsysteme
Regler / Steu-

er-

Messglied

grofiengeber

Steller

Strecke

Storgrofie

Diesel- Motordrehzahl Hallgeber Kurbelwel- | Injektoren Einspritzsystem, Lastmoment
motor Nygm le Brennraum, ATL
Einspritzmenge | LH-ECU Kiihlmittel-, Diesel- Injektoren Einspritzsystem, Lastmoment,
Temperatursensoren, Brennraum, ATL Umgebungs-
D934 S Membran- temperatur,
A6 Ladeluftdruckgeber Geodit. Hohe
Liifter Drehzahl Master-ECU- Widerstands- Proportional- Proportionalventil. | Temperatur-
(gesteuert) Kennfeld Temperatursensor ventil Liiftertriebwerk dnderung,
Ladeluft, Ol, Kithim., Beschleunigung
nygm-Hallgeber
FA- Schwenkwinkel | Master-ECU Drehzahlsensor Proportional- Stellzylinder, Fahrgeschwin-
Motoren ventile Triebwerk digkeitsiande-
rung
FA- Schwenkwinkel | Master-ECU nygm-Hallgeber Stellzylinder Ventil, Stellzylin- Beschleuni-
(gesteuert) der, Triebwerk gung, Riick-
Pumpe stellkraft
FA, AH Grenzlast Master-ECU Hallgeber nykm Stellzylinder Fahrantrieb, Lastdnderung
FA und AH- Arbeitsgerit,
Pumpe, Ser- Lenkung, Diesel-
vostat motor
AH- Leistung Pyax Hyperbel-Regler Regelfeder Regelhe- AH-Pumpe Lastanderung
bel,Ventil,
Pumpe Stellzylinder
Arbeitsdruck LS-Regelventil LS-Regelfeder Stellkolben Ventil, AH-Pumpe | Lastinderung,
AH-Pumpe Lenkeinschlag
Bremse, Schwenkwinkel | Master-ECU Inchpedal- Stellzylinder Pumpe/Motoren, Inchpedal-
FA- Winkelgeber Getriebe betdtigung,
iﬁChven- Pumpe/Motoren Fahrwiderstand
Uber- Dieselmotor- Master-ECU Drehzahlsensor Magnetventil Bremszylinder, Hangabtriebs-
drehzahl- drehzahl Lamellenbremse kraft
schutz
Federung | System- Master-ECU - Stabilisierungs- | Leitungen, Hubge- | Bodenwellen,
Hubge- steifigkeit modul riist Hubwerksbeté-
. tigung
rust

Tabelle 4-2: Steuer- und Regelmechanismen im Radlader L550

Als tlibergeordnetes Konzept hat sich fiir den Fahrantrieb des Radladers die elektroni-

sche automotive Getriebesteuerung [Pfa2003] bewihrt. Hierbei erfolgt die Winkelver-

stellung der beiden parallel geschalteten Verstellmotoren in Abhédngigkeit der aktuel-

len Fahrgeschwindigkeit automatisiert. Hierfiir ist im Mastersteuergerét ein Kennfeld

hinterlegt, das in Abhédngigkeit der Fahrgeschwindigkeit die Verstellung innerhalb der

einzelnen Fahrbereiche vorgibt. Bei Aktivierung der hinterlegten Schaltstrategie ver-

anlasst sie innerhalb jedes der drei Automatik-Fahrbereiche des Getriebes automati-

siert den Gangwechsel. Die Pumpenverstellung erfolgt in Abhéngigkeit des Steuer-
drucks und der betriebsdruckbedingten Riickstellkrafte nach dem Prinzip der dreh-

zahlabhéngigen DA-Verstellung.
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4.2.3 Fendt Traktor Vario 412

Der Vario 412 COM III der Fa. Fendt wird von einem wassergekiihlten 4-Zylinder
CR-Dieselmotor mit Vierventiltechnik, Abgasturboaufladung, Ladeluftkiihlung und
externer Abgasriickfiihrung angetrieben. Der TCD 2012 der Fa. Deutz mit 4,04 1 Hub-
raum liefert maximal 92 kW (bei 1.900 min"') und bei der Nenndrehzahl von
2.100 min"' 85 kW (ECE R24).

Die Dieselmotorleistung treibt iiber Riementriebe und Zahnradstufen die im Leis-
tungsfluss liegenden Hilfs- sowie Nebenaggregate an. Sie dienen der Erfiillung aller
fiir den parallel zum Arbeitsprozess ablaufenden Fahrbetrieb erforderlichen Funktio-
nen. Im Hauptleistungspfad wird die Dieselmotorleistung iiber ein Planetenverteiler-
getriebe auf den hydraulischen sowie mechanischen Zweig aufgeteilt. Die Growin-
keleinheiten in Schrigachsenbauweise, eine Verstellpumpe mit 67 cm’ maximalem
Fordervolumen sowie ein Verstellmotor mit 117 cm® maximalem Schluckvolumen
werden im Verbund verstellt. Die hydrostatisch sowie mechanisch tibertragenen Leis-
tungsanteile werden auf der Summierwelle zusammengefiihrt und tiber die Fahrbe-
reichsschaltung sowie das Differential zum Endabtrieb tlibertragen.

Dieselmotor

|
I ! ! ' I | \ |

Generator Klima- Druckluft- Komfort- Lenk- Planeten- Heck-  LS-Arbeitshydraulikpumpe
| kompressor kompressor pumpe | pumpe verteilergetriebe zapfwelle | I l
Batlerie I ‘ | I I | Vorderachs-| Heck- Zusatz-
) Anhiinger-  Betriebs- | Lenk- Verstellpumpe ~ Zahnradgetriebe | federung Kraftheber Hydraulik
Motor DC bremse bremse | zylinder
| Verstellmotor Power-
Beyond

|
Summiergetriebe

* Fahrbereichsgetriebe
e 4WD, Differential

® Radplanetengetriebe 2.B. Kreiselegge z.B. Frontlader
Hilfs- und * Ras
Nebenantriche *) Darstellung: Vario 415 Fahrwiderstand Arbeitsgerdtewiderstand

Bild 4-9: Leistungspfade im Traktor Vario 412

Neben der LS-Arbeitshydraulik kann fiir extern angeschlossene Zusatzhydraulik ein
Volumenstrom am Power-Beyond-Anschluss abgegriffen werden. Das Lastsignal
wird iiber die Lastmeldeleitung vom externen Verbraucher in die Maschine zurtickge-
fithrt.

Im Unterschied zu den beiden vorherigen untersuchten Maschinen verfiigt der Fendt
Vario 412 iiber ein hierarchisch iibergeordnetes System, das Traktor Management
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System (TMS). Es ermdglicht dem Fahrer die manuelle Auswahl einer von vier
werksseitig vorgegebenen Betriebsstrategieen flir den Traktor:

Fahrstrategie 1

Die erste Betriebsstrategie ermoglicht dem Fahrer, den Dieselmotor sowie das Getrie-
be unabhiingig voneinander zu bedienen, vgl. Bild 4-10. Uber das Gaspedal (PV) wird
dem Dieselmotor eine Einspritzmenge vorgegeben, die der Wunschbeschleunigung
des Fahrers entspricht (Betriebsmodus 2, vgl. Kapitel 2). Mit dem Fahrhebel (JV1)

wird die Getriebelibersetzung i, kontinuierlich verdandert, um die Fahrgeschwindig-

set
keit anzupassen. Bei konstant angenommenem Fahrwiderstand hat der Fahrer somit
zum einen die Wahl, kraftstoffsparend zu fahren. Hierfiir stellt er eine kleine Uberset-
zung und ein niedriges Drehmoment ein. Zum anderen kann fiir eine leistungsorien-
tierte Fahrweise am Dieselmotor ein hohes Drehmoment bei groBer Ubersetzung ge-
wiahlt werden. Nicht dargestellt ist die (wie in vielen mobilen Arbeitsmaschinen) in-
tegrierte Grenzlastregelung, die den Dieselmotor bei einem zu hohem Summenlast-
moment durch die Verringerung der Getriebelibersetzung im Fahrantrieb vor dem Ab-

sterben schiitzt.

Traktorsteuerung

|
! '
i ‘[ TMLOU T,

ldg
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Bild 4-10: Betriebsstrategie 1 im Traktor Vario 412

Das tiber die Réder in den Antriebsstrang eingeleitete Lastmoment 7,,, wirkt iiber das
Getriebe und die inverse Getriebelibersetzung in Form des Getriebemoments 7,,,, auf
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den Dieselmotor zuriick. Dieser wird zusétzlich durch die manuell mit einem Joystick
(JV2) bedienbare Arbeitshydraulik mit einem Drehmoment 7,,, beaufschlagt.

Fahrstrategie 2

Bei Aktivierung der Fahrstrategie 2 bedient der Fahrer den Fahrantrieb des Traktors
nur liber das Gaspedal (PV), liber (JV2) wird die Arbeitshydraulik angesteuert, vgl.
Bild 4-11. Er gibt einen Geschwindigkeitswunsch v_, vor, aus dem mittels eines EDC-
seitig hinterlegten Kennfelds die Motorsolldrehzahl n , sowie die Sollgetriebetiber-

setzung i, berechnet werden. Es besteht ein fester Zusammenhang zwischen Diesel-

set
motordrehzahl und Getriebeiibersetzung, vergleichbar mit dem Ansatz der automoti-
ven Steuerung im L550. Fiir die Anpassung des Beschleunigungsverhaltens kann die-
ser Zusammenhang durch die Auswabhl einer von vier Varianten vom Benutzer auf die
Fahrsituation angepasst werden. Die Fahrstrategie bietet sich fiir Frontladerarbeiten

an.
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Bild 4-11: Betriebsstrategie 2 im Traktor Vario 412

Fahrstrategie 3 und 4

Bei Wahl der Fahrstrategie 3 gibt der Fahrer wie in Strategie 2 {iber das Gaspedal ei-
nen Geschwindigkeitswunsch als Fiihrungsgrof3e vor. Die Ansteuerung des Dieselmo-
tors sowie des Getriebes erfolgt automatisiert tiber das hinterlegte Kennfeld. In Erwei-
terung zur Strategie 2 wird zur Berechnung der Motorsolldrehzahl » , sowie der Soll-
getriebetlibersetzung i, das auf den Dieselmotor wirkende Summenlastmoment aller
angetriebenen Teilsysteme in die Berechnung einbezogen.

Die Fahrstrategie 4 geniigt denselben Wirkprinzipien wie die Fahrstrategie 3. Der ein-
zige Unterschied liegt im Sollwertgeber, der bei Fahrstrategie 4 der Fahrhebel und
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nicht wie in Strategie 3 das Gaspedal ist. Die Arbeitshydraulik wird ebenfalls tiber den
Joystick JV2 angesteuert.

Zusammenfassung

Die untersuchten Maschinen weisen eine Vielzahl von Steuer- sowie Regelungsstruk-
turen auf. Diese sind auf der hochsten Hierarchieebene, der des Maschinenbedieners,
teilweise gar nicht oder nur innerhalb der herstellerseitig vorgegebenen Grenzen be-
einflussbar. Beispiele hierfiir sind die beschriebenen teil- oder vollautomatisierten
Verstellungen einzelner Systeme. Das ist im Liebherr Radlader L550 bei der Gang-
wahl in den Automatikfahrbereichen und im Fendt Vario 412 Traktor bei der Getrie-
be- bzw. Motorverstellung innerhalb der vorgegebenen Fahrstrategien der Fall.

Diese Ansitze flr iibergeordnete Regelungs- und damit Bedienkonzepte bieten dem
Fahrer einen hohen Komfort bei einfacher Handhabbarkeit immer komplexerer Sys-
teme. Zusitzlich profitieren die Fahrer von der langjéhrigen Erfahrung und dem in
ausgiebigen Tests erworbenen Wissen der Herstellerfirmen, das sich in Form der in
verschiedenen Strategien berlicksichtigten Optimierung einzelner Betriebsgroflen
(Verbrauch, Maximalleistung) widerspiegelt.

Maschinen werden aber nicht nur fiir die von den Herstellern erdachten Haupteinsatz-
szenarien, sondern fiir eine gro3e Bandbreite anders gearteter Einsdtze verwendet. Fiir
diese, in ihren Auspragungen ex ante unvorhersehbaren Szenarien weisen die fest hin-
terlegten Betriebsstrategien bisher keine Moglichkeit einer Autoadaption auf. Deshalb
wird im folgenden Kapitel ein weiterfiihrender Ansatz, der vor dem Hintergrund einer
stark begrenzten Anzahl moglicher Stelleingriffe die Basis eines umfassenden Ge-

samtmaschinenmanagements darstellt, entwickelt.

Hierbei stehen zwei Zielstellungen im Vordergrund: Erstens soll der Ansatz unter der
Annahme eines bekannt angenommenen, aber frei wéahlbaren Lastzyklus durch Ver-
stellung von Komponenten auf hochster Hierarchieebene (bzw. Verdnderung der
Sollwerte der unterlagerten Regelkreise) den Kraftstoffverbrauch minimieren.

Zweitens soll der Ansatz so erweiterbar sein, dass dynamische Effekte, die Auswir-
kungen auf den Wirkungsgrad haben, bei der Findung einer optimalen Betriebsfiih-
rung beriicksichtigt werden konnen.
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5 Optimierte Betriebsfiihrung mobiler Arbeitsmaschinen

Im vorliegenden Kapitel wird ein Ansatz fiir ein Gesamtmaschinenmanagement vor-

gestellt, das bei einem extern vorgegebenen Belastungsprofil die Betriebsfithrung ei-

ner mobilen Arbeitsmaschine optimiert. Das Ziel der Optimierung ist es, den iiber

dem abgefahrenen Belastungsprofil integrierten Kraftstoffverbrauch zu minimieren

bzw. den Wirkungsgrad zu maximieren. Fiir die weitere Ausarbeitung gilt hierbei

immer die Nebenbedingung, dass die Umschlagsleistung der Maschine erhalten bleibt.

Dadurch werden ex ante Losungen ausgeschlossen, die auch bei einem verminderten

Kraftstoffverbrauch unwirtschaftlich sind oder den verringerten Verbrauch durch Ein-

buBlen in der Leistungsfahigkeit der Maschine erkaufen.

Quelle Fokus / Anwendungspotenzial Umfang und Struktur
Bac2005 Dynamische Programmierung als Basis eines | Belmann-Optimierungsansatz fiir einen gleiten-
Pradiktivreglers fiir einen PKW-Parallelhybrid | den Horizont
Bar2001 Optimierung der Wirtschaftlichkeit Einbeziehung Dieselmotor, mech. Getriebe, el.
(Verbrauch, Emission) von Antriebskonzepten | Motor, el. Leistungsverzweigung (Seriellhybrid)
B52005 Leitlinienbasierte Geschwindigkeitsoptimie- Aufzeichnung der Leistungstrajektorie eines
rung eines Hackslers Schwaders, Lenkwinkel- und Antriebsregelung
. . . Fahrgeschwindigkeitsadaption abh. von der Die-
Cla2010 Durchsatzmaximierung eines Méhdreschers selm% torlast un ngchich t}Féhe im Schrigforderer
For2007 Antriebsstrangmanagement eines Hydraulik- Zyklenbasierte Stufung der Mode-schaltung des
baggers Baggers, lastabhédngige Dieseldrehzahleinstellung
.. Kraftstoffminimierung im seriellen verbren- Phlegmatisierung des Verbrennungsmotors als
Goh1997 . . ; .
nungsmot.-el. Hybridantrieb Betriebsstrategie
Gru2009 Onlineoptimierung in einem PKW (verbren- Vergleich von heuristischer offline-, online- und
nungsmot. -el. 2-Modi-Parallelhybrid) kennfeldbasierter Betriebsstrategie
Wu2004 Leistungsmanagement eines verbrennungs- Erweiterung der Isoquantenabschnittsstrategie
mot.-hydrost. LVG-Hybrid-Lieferwagens durch Regeln auf Basis der dyn. Programmierung
Lin2001 Leistungsmanagement eines verbrennungs- Erweiterung der Isoquantenabschnittsstrategie
mot.-el. LVG-Hybrid-Lastwagen durch Regeln auf Basis der dyn. Programmierung
Joh2008 Durchsatzmaximierung eines Mahdreschers Fahrgeschwindigkeitsadaption abh. von der Die-
selmotorlast und Dreschtrommelbelastung
Optimierte Auslegung eines Ottomotors im Parametrische Modelle, Qg,¢-Reduktion im
Pis2007 verbrennungsmot.-el. Hybridantriebsstrang NEFZ, faktorisierte Strategiemerkmale, Optimal-
(Parallel, LVG) konzept im Parameterraum der Komponenten
Pis2010 Verbrennungsmot.-el. Parallelhybrid (Stadtbus, | Zyklenspezifische Integration der Emissionswer-
Lieferwagen) te (NO,, CO,) und des Batteriewirkungsgrads
K ebe und Vorgabe von 4 kennfeldbasierten Betriebsstrate-
Rei2003 Tlia tormanagementsystem zur Getricbe un gien fiir Maximalleistung, hohe Zugkraft, Trans-
Dieselmotorharmonisierung port
Sch2007b Dieseldrehzahloptimierung durch Traktorma- | Traktor mit stufenlosem FA, Adaption der Die-

nagementsystem

seldrehzahl gemél Leistungsforderung der AH
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In Ergdnzung zu bestehenden Ansitzen der Tabelle 5.1 wird in der vorliegenden Ar-
beit die Basis geschaffen, um verschiedene Teilsysteme der Gesamtmaschine flexibel
in die Optimierung integrieren zu konnen. Dariliber hinaus werden die dynamischen
Effekte bei der Verstellung einzelner Teilsysteme einbezogen, damit deren Auswir-
kungen bei der Findung einer optimalen Betriebsfiihrung beriicksichtigt werden kon-
nen.

5.1 Grundlagen

Als Basis fiir die Darstellung des entwickelten Verfahrens werden in Abschnitt 5.1
zundchst die im Weiteren verwendeten Begriffe Gesamtmaschinenmanagement, Be-
triebsstrategie und Betriebsfithrung definiert. AnschlieBend wird zur richtigen Einord-
nung der spiter mathematisch zu formulierenden Optimierungsaufgabe ein kurzer
Uberblick iiber verschiedene Problemklassen von Optimierungsaufgaben sowie deren
Losungsverfahren gegeben. Die Abschnitte 5.2-5.5 beschreiben sukzessiv die Ent-
wicklung des Optimierungsansatzes.

5.1.1 Definitionen

Verschiedene Hersteller mobiler Arbeitsmaschinen sowie ihre Teilsystem- und Kom-
ponentenlieferanten bieten auf dem Markt Systeme oder Ausstattungen an, die einen
effizienten Betrieb der Maschinen im Fokus haben [Cla2010, Joh2008, Rei2003].
Daneben gibt es zahlreiche Forschungsprojekte, die sich mit der Optimierung der Be-
triebsfilhrung in Fahrzeugen mit verschiedenartigen hybriden Antriebssystemen be-
schiftigen [Bac2005, B6t2005, For2007, Sch2007b]. Da es auf diesem Gebiet bisher kei-
ne einheitlichen Begriffsdefinitionen gibt, werden fiir die vorliegende Arbeit Definiti-
onen mit allgemeingiiltigem Charakter eingefiihrt:

e Gesamtmaschine (GM)

umfasst alle leistungsrelevanten Komponenten, Baugruppen und Teilsysteme einer
mobilen Arbeitsmaschine, die fiir die Erflillung der Primédraufgaben der Maschine
erforderlich und fiir deren Funktionsweise maB3geblich sind. Die konstruktive Aus-
fithrung der GM ist fiir die Optimierung der Betriebsfithrung von untergeordneter
Bedeutung.
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Gesamtmaschinenmanagement (GMM)

bezeichnet im Folgenden die Summe aller Bausteine in Hardware oder Software,
die zur geplanten Organisation der GM fiir die Erreichung einer vorgegebenen
verdnderlichen Zielstellung erforderlich ist. Idealerweise werden alle zielgroBenre-

levanten Bilanzrdaume berticksichtigt und integriert.
Zielvorgabe

wird durch den Bediener (extern) oder durch fixe Einstellungen des Herstellers
(intern) vorgegeben und steuert damit das Verhalten der mobilen Arbeitsmaschine.

Betriebsstrategie

bezeichnet die Methode zur Erreichung einer einstellbaren, jederzeit verdnderba-
ren Zielvorgabe. Es werden der stationdre, der quasistationdre und der dynamische
Ansatz unterschieden.

Betriebsfiihrung

beschreibt die konkrete Auspragung einer Steuertrajektorie, die sich aus der Opti-
mierung des GMMs entsprechend der gewéhlten Betriebsstrategie ergibt.

Einen Uberblick der Definitionen gibt Bild 5-1.

Gesamtmaschinenmanagement

Zielvorgabe Betriebsstrategie Betriebsfithrung

Extern Intern - Stationdr - Sollwertvorgaben
° - Aktor-Ansteuerung

]

T ok [ )
' - Quasistationér ::>""> %{
i o0 o0 5 L
- Dynamsisch o

—
Gesamtmaschine

Bild 5-1: Struktur des Gesamtmaschinenmanagements

Da die Zielvorgabe einerseits durch den Maschinenbediener, andererseits durch die

fixen Einstellungen des Herstellers beeinflusst wird, entstehen teilweise konkurrieren-

de, indifferente oder im giinstigsten Fall sogar komplementire Forderungen. Das Lo-
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sen der sich daraus ergebenden Optimierungsaufgabe erfordert ein methodisches Vor-
gehen, eine Betriebsstrategie, und fiihrt damit zur Entwicklung einer Betriebsfiihrung.
Als Beispiel seien die Forderungen nach maximaler Zugkraft oder konstanter Fahrge-
schwindigkeit genannt.

Beim stationdren Ansatz der Betriebsstrategie erfolgt die Losung der ganzheitlichen
Optimierungsaufgabe fiir die aktuell anliegende Betriebssituation der GM. Vorherge-
hende sowie nachfolgend zu erwartende Betriebspunkte bleiben unberiicksichtigt.

Beim quasistationdren Ansatz der Betriebsstrategie werden die als bekannt vorausge-
setzten vergangenen und zukiinftigen Betriebspunkte mit einbezogen. Es wird von der

Annahme einer vollstindigen Information unter Sicherheit ausgegangen.

Beim dynamischen Ansatz der Betriebsstrategie werden nicht nur aufeinanderfolgen-
de Betriebspunkte betrachtet, sondern es werden auch ihre Uberginge ineinander, das
transiente Verhalten und die dynamischen Effekte der Verstellung von Komponenten
auf den Wirkungsgrad der Maschine beriicksichtigt.

Beispiele hierflir sind: Bei Vorgabe eines Fiihrungsgréensprungs muss der Mehr-
verbrauch bedingt durch die erforderliche Beschleunigung der Massentrigheit des
Dieselmotors mit einbezogen werden. Bei hydrostatischen Kreislaufen miissen die
Verstellenergien von Pumpe und Motor oder der Energiebedarf fiir den hochdrucksei-
tigen Druckaufbau eingerechnet werden.

Nach der Wahl der Betriebsstrategie miissen bei der Entwicklung eines Modells zur
Berechnung der Betriebsfiihrung ,,Komponentenverhalten* und ,,Optimierungshori-
zont* (siehe dazu Bild 5-2) im Hinblick auf Stationaritidt und Dynamik beachtet wer-
den. Der Zusammenhang ist in Tabelle 5-1 dargestellt.

stationdr dynamisch statisch dynamisch
X X
X X
X X

Tabelle 5-1: Korrelation Betriebsstrategie und Modell zur Optimierung
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5.1.2 Optimierung

Unter Optimierung wird der Versuch verstanden, unter gegebenen Randbedingungen
fiir eine gegebene Zielsetzung ein bestmogliches Ergebnis zu erlangen. Beispielsweise
kann das optimale Ergebnis darin bestehen, den Nutzen eines Prozesses zu maximie-
ren oder einen Schaden (Ausschuss, Fehler, Ausfall, Zerstorung, Abfallprodukte) zu

minimieren oder Verschwendung zu vermeiden [Neul993].

Bezogen auf die Betriebsfithrung einer mobilen Arbeitsmaschine bedeutet das, den
Gesamtwirkungsgrad zu maximieren oder den Kraftstoffverbrauch respektive die

Leistungsverluste und damit die Betriebskosten zu minimieren.

Klassifikation von Optimierungsaufgaben

Optimierungsaufgaben konnen in Anlehnung an [Neul993, Li2007] nach den Merk-
malen Optimierungshorizont (Zeithorizont), Problemordnung, Zieldimension und Pa-
rameterprobabilitit klassifiziert werden. Die Ausprdgungen sind im nachfolgenden

Polar-Diagramm (Bild 5-2) veranschaulicht.

Optimierungshorizont /

A
+h>1
1IN
A RN
/ \
/ \b
/ *+.1 A
/ ’e‘ ‘1.‘ N
/ .r" “\,a \
Zieldimensionn © « Ordnung m
] L4 b >t
n>1 N BN o1 - m >1
S L <
. , ~
~ ‘:..:l -
~ ol
&
— = n > l:multikriteriell | = =====-- n = 1: monokriteriell
m > 1: nichtlinear m = 1: linear
h > 1. dynamisch h = 1: statisch
p < 1: stochastisch 1p<l p = 1: deterministisch

A\
Parameterprobabilitit p

Bild 5-2: Klassifikation von Optimierungsaufgaben

Linie (a) steht fiir das Basisproblem des Operations Research (OR). Eine lineare de-
terministische Zielfunktion wird fiir einen einzelnen Betrachtungszeitpunkt optimiert.
Linie (b) reprisentiert eine komplexe, multikriterielle, dynamische Optimierungs-
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aufgabe mit nichtlinearer Zielfunktion und Nebenbedingungen sowie stochastischen
Parametern. Die Dynamik beriicksichtigt bei der Minimierung der Zielfunktion auf-
einanderfolgende Stufen eines zeitlich ablaufenden Prozesses mit Riickkopplung, eine
mehrstufige Entscheidungsfindung. Haben die dargestellten Merkmalsauspragungen
den Wert 1, ist die Optimierungsaufgabe minimal. Je weiter die Werte von 1 abwei-
chen, desto grofBer wird die eingeschlossene Flache, folglich wird die Optimierungs-

aufgabe komplexer.

Fiir die verschiedenen Optimierungsaufgaben ist eine Reithe von Optimierungsverfah-
ren zur Losung verfiigbar. Sie unterscheiden sich in ihrer Zeitkomplexitit (Losungs-
dauer) sowie Eignung (Zuverlédssigkeit, Genauigkeit) fiir die einzelnen Problemklas-
sen. Bild 5-3 gibt einen Uberblick iiber bekannte Optimierungsverfahren.

Die exakten Verfahren sind nur zur Losung von Optimierungsaufgaben mit kleinen
Suchrdumen (Definitionsbereich der Zielfunktionsvariablen) geeignet, da sie im un-
giinstigsten Fall (,,worst-case®) eine exponentielle Laufzeit (O(d") mit d >1) aufwei-

sen.

Optimierungsverfahren

Exakte Verfahren Heuristische Verfahren

- Vollstéindige Enumeration |
- Implizite Enumeration | !

Klassische Naturanaloge
- Schedulingverfahren - Monte Carlo Algorithmen
- Simplex-Algorithmus - Evolutionire Algorithmen
- Gradientenverfahren - Swarm Intelligence

- Neuronale Netze

Bild 5-3: Optimierungsverfahren

Heuristische Verfahren eignen sich bei komplexen Problemstellungen zur Suche von
guten, nahezu optimalen Losungen in moglichst kurzer Zeit. Zum einen werden die
klassischen Verfahren mit deterministischem Verhalten, zum anderen naturanaloge
Verfahren mit stochastischem positivem Einfluss auf die Losungsfindung eingesetzt,
um eine Laufzeitreduktion zu erzielen. Dadurch wird die Auswahl des Startwerts er-
heblich vereinfacht und fiihrt nicht zu einem Verfahrensabbruch in einem lokalen Mi-

nimum, bevor der globale Extremwert gefunden ist.
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Informationen zur algorithmischen Umsetzung der Optimierungsverfahren und An-
wendungsbeispiele finden sich in [Mic2004, Ind2008, Ri02008].

In den nachfolgenden Abschnitten 5.2-5.4 werden die tabellarisch (Tabelle 5.1) dar-
gestellten Betriebsstrategien vor dem Hintergrund der beschriebenen Grundlagen der
Optimierung theoretisch erarbeitet und anhand ausgewéhlter Beispiele erldutert.

5.2 Stationarer Ansatz

Die entwickelte stationdre Betriebsstrategie verfolgt das Ziel, den Gesamtwirkungs-
grad 7,, — das Produkt aller in die Optimierung einbezogenen Komponenten-, Bau-
gruppen- oder Teilsystemwirkungsgrade — zu maximieren.

Fiir die Realisierung wird ein deterministischer statischer Optimierungsansatz ge-
wihlt. Zur mathematischen Definition der Optimierungsaufgabe miissen die Zielfunk-
tion, der zuldssige Bereich und ein Losungsraum festgelegt werden. Das erfolgt zu-
nichst allgemein. Im Anschluss werden verschiedene spezifische Teiloptimierungs-
aufgaben betrachtet und bis zum Ende des vorliegenden Abschnitts zum Gesamtansatz
weiterentwickelt und gelost.

Die Optimierungsaufgabe kann allgemein entsprechend (5.1) formuliert werden.

Min. f(x)
st. g, (x)<0 i=1l..,m
(5D) g;,(x)=0 j=1..,n (5-1)
xelX

Es wird ein x gesucht, das ein globales Minimum der Zielfunktion f(x) ist. Die Lo-
sung ¥ =(x,,x,,...,x,) muss die (m+n) Nebenbedingungen erfiillen, also innerhalb
des durch Ungleichungen und Gleichungen begrenzten zuldssigen Bereichs X des
Entscheidungsraums liegen.

Zur Ubertragung der allgemeinen Formulierung auf das fluidmechatronische System
der mobilen Arbeitsmaschine findet in einem ,,bottom-up*“-Ansatz zunéchst fiir ein-
zelne Komponenten und daraus abgeleitet fiir ein komplexeres Gesamtsystem folgen-
de Systematik Anwendung:
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S1 | Deklaration der Zielfunktion f(x,p)
xeX,peP

S2 | Bestimmung von Parameter- und Entscheidungsraum (P, E) d= ‘ E ‘ +‘ E ‘
- Definition der Systemparameter P 1 2
- Definition leistungsrelevanter SchnittstellengroBen (n, T, p, Q) E | g= (E.UE.)C ‘Bd
- Definition beeinflussbarer Systemgrofien E, 1 27~

(Verstellwinkel, Kupplungsstellung, Temperatur, Speicherzustéinde)
S3 | Bestimmung des zuliissigen Bereichs X XcE

- Technologische Nebenbedingungen
(Konstruktion, Dimensionierung, Auslegung)
- Funktionale Nebenbedingungen (Zwangskopplung)
- Externe Nebenbedingungen
(Nachbarkomponenten, Bedienervorgabe, Reglervorgabe)
- Initialisierung der Zielfunktion
S4 | Resultierende Freiheitsgrade (DOF) fiir die Optimierung | DOF| c | X|

Tabelle 5-2: Systematik zur Formulierung der Optimierungsaufgabe

Schritt S1 deklariert die Zielfunktion f(x,p) in Abhédngigkeit ihrer Optimierungs-

variablen x und Parameter p.

Schritt S2 dient erstens der Abgrenzung des Parameterraums P und des Entschei-
dungsraums E. Die als Parameter vorgegebenen Groflen p sind frei wihlbar, nach
einmaliger Auswahl aber fix. Sie gehen deshalb als feste Werte in die Optimierung
ein. Schritt S2 dient zweitens der Festlegung des Entscheidungsraums E fiir die
Variablen, die potenziell als Optimierungsvariablen in Frage kommen.

Schritt S3 beschrankt den Entscheidungsraum auf den zuldssigen Bereich X, der
die gleiche Dimension (Anzahl der Variablen) 4 bei geringerer Michtigkeit hat.
Damit stehen die Optimierungsvariablen x, deren Werte so zu wihlen sind, dass
das Ergebnis der Zielfunktion f(x, p) minimal wird, fest.

Schritt S4 liefert als Ergebnis die verwendbaren Freiheitsgrade in den zuldssigen
Bereichen.

5.2.1 Einstufige Optimierung der Betriebsfuhrung: Mechanik

Zahnradgetriebe, einstufig, nicht schaltbar

Durch ein einstufiges nicht schaltbares Zahnradgetriebe (Getriebestufe), fiir die weite-

re Betrachtung in der Ausfiihrung einer Stirnradstufe angenommen, werden die Dreh-

zahl »n und das Drehmoment T entsprechend der Ubersetzung i, gewandelt. Die Op-

timierung erfolgt geméal der vorgestellten Systematik (Tabelle 5.2).
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e S1: Das Ziel bei der Optimierung der Betriebsfithrung der Stirnradstufe ist die
Maximierung des betriebspunktspezifischen Wirkungsgrads 7. (x, p), was der
Minimierung des dualen Problems f(x,p)=1-7,(x,p) und damit der Verluste
entspricht.

e S2: Der Wirkungsgrad der Stirnradstufe hingt von einer Reihe auslegungs- sowie
konstruktionsspezifischer Parameter ab, die den Parameterraum P aufspannen. Ei-
ne Ubersicht iiber die Parameter geben [Reil990, Koh2008]. Die leistungsrele-
vanten SchnittstellengroBBen ( E,) des Entscheidungsraums £ sind die Drehzahl »
und das iibertragene Drehmoment 7. Andere ZustandsgroBen wie die Olviskositit,
die Oltemperatur und der Olstand im Gehduse kdénnen ebenfalls in den Entschei-
dungsraum integriert werden ( £, ). Das ist erforderlich, wenn sie wihrend des Be-
triebs zur Wirkungsgraderhohung in der Stirnradstufe beeinflusst werden sollen.
Fiir die weitere Betrachtung wird der minimale Entscheidungsraum E = E, c R*
festgelegt.

e S3: Die ausgefiihrten Geometrien, verbauten Lager und verwendeten Werk- sowie
Schmierstoffe der Stirnradstufe setzen dem maximal liber die Zahnradpaarung
libertragbaren Drehmoment sowie der maximalen Betriebsdrehzahl technische
Grenzen. Sie werden unter Einhaltung eines Sicherheitsfaktors von den Herstellern
als der zulédssige Betriebsbereich der Stirnradstufe angegeben. Diese technologi-
schen Nebenbedingungen gehen in die Optimierung als Grenzen des zuldssigen
Bereichs X ein.

Bei isolierter Betrachtung einer Getriebestufe ist die Beriicksichtigung funktiona-
ler und externer Nebenbedingungen, die sich durch Zwangskopplung zu benach-
barten Komponenten sowie iibergeordnete Regel-/Steuermechanismen ergeben,
nicht erforderlich. Die initialisierte Zielfunktion lautet (5.2).

f()_caﬁ)zl_nGS(n:T:ﬁ) (5°2)

e S4: Im Fall einer Forderung nach einer vorgegebenen Abtriebsleistung P, ist

ut

DOF =1. P,, berechnet sich aus dem Produkt der inversen Getriebeiibersetzung

out

i, multipliziert mit der Eingangsdrehzahl », und dem Ausgangsdrehmoment
T, nach P

Abtrieb betrigt die Zahl der Freiheitsgrade Null ( DOF =0), eine Optimierung ist
nicht moglich.

=27-n, iz -T,,. Im iiblichen Fall einer Drehzahlforderung am

out *
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Bild 5-4 veranschaulicht den Wirkungsgradverlauf einer Stirnradstufe exemplarisch
an einer Zahnradpaarung im Gruppengetriebe des Valmet 8050E. Er ist nach den
Gleichungen in [Koh2008] berechnet und auf eine maximale Ausgangsleistung von
80 kW beschrinkt, woraus sich die hyperbelformige Bereichsbegrenzung ergibt. Im
=1.000min™", 7, = 500Nm)
mit der interpolierten Wirkungsgradoberfliche liegt eine Abtriebsleistung von
52,36 kW an.

Schnittpunkt OP; der zwei eingezeichneten Ebenen (n

out

<
3
Parameter :m
z=33 (v &
=39 (9 §
b,=24,5 (mm) &
m=3 () i
a=20 (%)

torque T_ , (Nm) @ rotational speed n_ _ (rpm)

Bild 5-4: Wirkungsgrad einer Getriebestufe des Schaltgetriebes im Valmet 8050E

Losung der Optimierungsaufeabe fiir DOF=1

Fiir das Losen der Optimierungsaufgabe muss der Zielfunktionswert 1-7.,(n,T, p)
fiir verschiedene Kombinationen von Zielfunktionsvariablen (n,7) berechnet und
schrittweise minimiert werden. Der erforderliche Rechenaufwand zur Lésung der Op-
timierungsaufgabe hingt deshalb erstens von der Komplexitit zur Bestimmung eines
Zielfunktionswerts und zweitens von der Anzahl erforderlicher Iterationen (Verfah-
rensverlauf) zur Approximation des Extremwerts ab. Prinzipiell werden drei Moglich-

keiten zur Berechnung eines Funktionswerts unterschieden:

e Im ersten Fall liegen (gemessene oder simulierte) Wirkungsgradkennfelder vor.
Aus diesen werden die Funktionswerte durch lineare Interpolation berechnet.
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e Im zweiten Fall liegt eine vereinfachte funktionale Beschreibung des Wirkungs-
grads, meist ein Polynom, vor. Der Zielfunktionswert berechnet sich durch Einset-
zen der aktuellen Werte der Funktionsvariablen in das Polynom.

e Im dritten Fall liegt eine physikalisch-analytische Beschreibung des Wirkungs-
grads vor. Der damit berechnete Zielfunktionswert hat die hochste Genauigkeit.
Seine Berechnung erfordert den hochsten Aufwand der drei Alternativen.

Zur Losung der Optimierungsaufgabe stehen die in Abschnitt 5.1.2 dargestellten Ver-
fahren zur Verfligung. Bei der Suche der wirkungsgradoptimalen Drehzahl-
Drehmoment-Kombination fiir die geforderte Abtriebsleistung werden mit einer der
drei Berechnungsmethoden nacheinander die Wirkungsgrade verschiedener Punkte
der zugehorigen Leistungshyperbel berechnet und die Optimallésung in Abhingigkeit
des Verfahrens approximiert.

Um die erforderliche Rechenzeit zur Findung der Optimallosung zu verringern, kon-
nen fiir alle, durch die OPs im zulédssigen Bereich mdglichen Abtriebsleistungen ex
ante die Zielfunktionswerte berechnet und die Optima in einer Tabelle (Kennfeld) zu-
sammengefasst werden. Die Kennfeldpunkte sind die Stiitzstellen der eingezeichneten
Idealbetriebslinie (IOL). Auf ihr liegen die Optimallosungen fiir alle moglichen Ab-
triebsleistungen, sodass sich die Optimierungsaufgabe zu einer linearen Interpolation
vereinfacht, da direkt mit P, bereits X e IOL feststeht.

out

Die Optimierung der Betriebsfiihrung fiir mehrstufige nichtschaltbare Zahnradgetriebe
erfolgt analog. Die Zielfunktion verdndert sich zu f(x, p) = 1—Zg:77gs,,~ (x,p). Die An-
zahl der Freiheitsgrade betridgt wegen der festen mechanischen iKopplung der kombi-
nierten Zahnradstufen ebenfalls 1 oder 0.

Zahnradgetriebe, mehrstufig, schaltbar

In mobilen Arbeitsmaschinen konnen, je nach gewidhltem Antriebskonzept, mehrstu-
fige mechanische schaltbare Getriebe (Schaltgetriebe) verbaut werden. Im Fahrantrieb
dienen sie der Getriebespreizung, sodass einerseits ein hohes Drehmoment bei niedri-
ger Abtriebsdrehzahl und andererseits eine hohe Abtriebsdrehzahl bei geringem Dreh-
moment zum Endabtrieb iibertragen werden kann. Die Auslegung erfolgt in der Regel
so, dass sich die Drehzahlbereiche der Zwischenginge iiberdecken und sich eine gute
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Anndherung an die Maximalleistungshyperbel des zuldssigen Betriebsbereichs des
Schaltgetriebes ergibt. Dafiir werden fiir jeden Gang mindestens ein Zahnradsatz be-
notigt, der manuell oder teilautomatisiert geschaltet wird. Bei der nachfolgenden Op-
timierung eines mehrstufigen schaltbaren Zahnradgetriebes werden die Kupplungen
und Lager nicht modelliert.

e S1: Das Ziel bei der Optimierung der Betriebsfithrung eines Schaltgetriebes ist es,
fiir eine geforderte Abtriebsleistung einen Gang so auszuwihlen, dass der Wir-
kungsgrad fiir ihre Erbringung maximal wird. Die Zielfunktion des kombinatori-

schen Problems lautet:

g5 gs
f(fal_?) :l_zé‘GS,i 'UGS,I‘()_C9[_7) mit ZéGS,i :1956&1‘ € {071} (5'3)

i=1 i=1

e S2: Der Parameterraum des Schaltgetriebes wird, analog der Darstellung fiir das
Stirnradgetriebe, von einer Reihe konstruktiver, bei der Optimierung unverander-
barer Groflen aufgespannt. Der Entscheidungsraum E hat die Dimension drei: eine
fiir die Drehzahl, eine fiir das Drehmoment und eine fiir den gewéhlten Gang.

e S3: Durch die Beschrinkung des Entscheidungsraums entsteht der zuldssige Be-
reich X der Optimierungsaufgabe (X < E < R’ ). Die technologischen Grenzen der
einzelnen Génge sind voneinander verschieden, sodass in Abhéngigkeit der Gang-
wahl fiir eine zuldssige Losung nur eine Teilmenge des gesamten, abschnittsweise

dimensionierten zuldssigen Bereichs des Schaltgetriebes definiert ist.

e S4: Die Anzahl der Freiheitsgrade betrdgt bei der Forderung einer festen Abtriebs-

leistung P,, zwei (dund T (oder n)).

ut

Losung der Optimierungsaufeabe fiir DOF=2

Die Losung der Optimierungsaufgabe erfolgt, wie oben beschrieben, direkt mit einem
Losungsverfahren oder durch das Auslesen (Interpolation) der Optimalwerte der ex
ante statisch berechneten IOL.

Exemplarisch zeigt Bild 5-5 die Ergebnisse der Berechnung fiir die optimale Gang-
wahl im 4-Gang-Schaltgetriebe (GS) des Valmet Valtra 8050E. Zur isolierten Be-
rechnung und Darstellung der IOL in Form eines 3D-Fahrdiagramms (syn. Zugkraft-
diagramm) werden die Wirkungsgrade des vorangestellten Lastschaltgetriebes (DPS)
sowie des nachgeschalteten Gruppengetriebes (GRP) und des Endabtriebs (End) ver-
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nachldssigt. Der Aufbau des Antriebsstrangs sowie die Parameter der untersuchten
Getriebekonfiguration gehen aus der Darstellung in Bild 5-5 hervor.

6 PS SGSJ 8jl{l‘ F
GEng,n (S) GDPS( S) L GGS (S) GGRP(S) GEnd (S) r
e R :Lg_[,—ﬁv
(= L NP NPl NrL=—" Lt=n
PV
n = 750.2.400 (min") JERRRIOIS) i,= 1,8095 () i, =15625() |[ELFEE)
ax i, =0.811(-) i,= 1,2693 () iy = 3,636 () iy = 6,860 (-)
i-00032 )
i,=0,6389 (-)
@) 35 : . ‘ . (b)
max,gear1
30t f— Fmax,gearZ | " - gear
25+ Fmax,gear3 | _ g ' IOL (T].- v)
é max,geard §)1 gt el B 1oL ('ﬂ*. F) MY
z = IOL (1", v) ~I0L (n, P)
g 15—, oLm.F) | 30 |
ke =I0L (n,P)
10} ; ] .
d F, (kn) 10 - o 0 4
10 el
0 ' : : 0
0 10 20 30 40 0 vikimih)

v (km/h)

Bild 5-5: (a) IOL des Schaltgetriebes im Traktor Valtra 8050E
(b) Wirkungsgradoptimale Gangwahl

Die Geschwindigkeitsbereiche der einzelnen Génge des Schaltgetriebes ergeben sich
bei konstanten minimal gewihlten Ubersetzungen des Lastschalt- und des Gruppenge-
triecbes (grau hinterlegt in Bild 5.5) fiir die Dieselmotordrehzahlen zwischen
M g min = 1000 min” und » Eng.max. = 2-200 min™' nach der Gleichung (5.4).

yoltoe 27T (5.4)

60-i;,
Die dynamische Reifenverformung und der Schlupf werden nicht beriicksichtigt. In
Bild 5-5 (a) sind drei IOLs im Fahrzustandsdiagramm dargestellt: IOL (7, ) zeigt den
wirkungsgradoptimalen Zugkraftverlauf, falls der gesamte Geschwindigkeitsbereich
mit der Moglichkeit einer freien Gangwahl durchfahren werden soll. Die IOL (7,)
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gibt die verlustminimale Fahrgeschwindigkeit an, falls der komplette Zugkraftbereich
(bet dauBerer konstant angenommener Schaltkonfiguration) durchfahren werden soll.

Bild 5-5 (b) illustriert die fiir die verschiedenen Zielsetzungen optimale Gangwahl. Es
wird deutlich, dass es mit steigender Fahrgeschwindigkeit und zunehmender Fahrleis-
tung aufgrund des Getriebewirkungsgrads wirtschaftlich ist, frithzeitig in hohere Gén-
ge zu schalten. Dieses Verhalten deckt sich mit dem des Dieselmotors, der tendenziell
bei niedrigen Drehzahlen niedrige spezifische Verbrauche aufweist (komplementéres
Verhalten). Im spéteren dynamischen Gesamtoptimierungsansatz muss aber bertick-
sichtigt werden, dass der bei schweren Zugarbeiten oder sporadischen Lastspitzen des
Arbeitsgerits erforderliche Drehmomentanstieg des Dieselmotors nur im oberen
Drehzahlbereich des Motors verfiigbar ist. Der Betrieb im wirtschaftlicheren unteren
Drehzahlbereich eines Gangs birgt demnach bei geringer Drehmomentreserve und
negativem Drehmomentanstieg die Gefahr des Absterbens des Motors.

Zahnradgetriebe, mehrstufig, schaltbar, serielle Anordnung

Bei seriell angeordneten Schaltgetrieben ergibt sich die Gesamtiibersetzung aus dem
Produkt der Einzeliibersetzungen. Die Anzahl der insgesamt moglichen Uberset-
zungsverhiltnisse ist das Produkt aus der Anzahl der Ginge eines jeden Schaltgetrie-
bes und der Anzahl der Ginge aller anderen Getriebe.

e S1: Das Ziel bei der Optimierung der Betriebsfithrung seriell gekoppelter Schalt-
getriebe ist es, eine Schaltkombination der Ginge aller Getriebe zu bestimmen, die
die Gesamtverluste minimiert. Die Zielfunktion (5.5) des Problems lautet:

fx.p)=1-

1

Z 8, ; *Nes,; (X, D) mit (5.5)

kg,
=1

5

~

ks)

ko gs,i gs,i=const
1

D06, =k, 65,0}, D6 =1Viefl,.. k}
J=1

i=

~.
Il
—

e S2: Die Definition des Parameterraums erfolgt wie oben beschrieben. Die maxi-
male Dimension des Entscheidungsraums betrdgt & -|x|. Fiir zwei seriell angeord-
nete Schaltgetriebe ergibt sich der Entscheidungsraum: |{n1,Tl,n2,T 550,50, }| =6 zu
E=R".

e S3: Die technologischen Nebenbedingungen werden bei der Optimierung durch
Restriktionen beriicksichtigt. In einer leistungsiibertragenden Komponentenkette,
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bestehend aus zwei seriell angeordneten Schaltgetrieben mit angekoppeltem Die-
selmotor, begrenzt die Volllastkennlinie und der zulédssige Drehzahlbereich die
maximale Antriebsleistung des Systems. Die mechanische Kopplung der beiden
Schaltgetriebe iiber eine Welle schrinkt den zuldssigen Losungsbereich weiter ein.
So konnen die Ausgangsdrehzahlen der Schaltgetriebe nicht unabhingig vonein-
ander, sondern nur entsprechend der durch die Schaltstellungen vorgegebenen
Ubersetzungen gemeinsam festgelegt werden. Analog verhalten sich die Drehmo-
mente, sodass sich die Anzahl der Freiheitsgrade um zwei reduziert
(M = (1,00, 0,), T = f(T,,0,)). Da die serielle Anordnung mehrerer
Schaltgetriebe der Erginzung weiterer Ubersetzungsverhiltnisse in einem einfa-
chen Schaltgetriebe entspricht, wird die Anzahl der DOF trotz der Erh6hung der
Anzahl an Betétigungseinrichtungen nicht grof3er, ebenso wie sich in einem einfa-
chen Schaltgetriebe die Zahl der DOF nicht durch Erhéhung der Anzahl an Zahn-
radpaarungen vergroBert. Folglich entsteht durch die genannten Beschrinkungen
des Entscheidungsraums der zuldssige Bereich X der Optimierungsaufgabe
(X EcC®R).

e S4: Die Anzahl der Freiheitsgrade betrigt bei der Forderung einer festen Abtriebs-

leistung P,, deshalb ebenfalls zwei ((5,,0,)und T (oder n)).

ut

5.2.2 Einstufige Optimierung der Betriebsfuhrung: Hydraulik

Fiir die Einbeziehung der hydrostatischen Einheiten in die Optimierung werden die
Wirkungsgrade von Hydropumpen und -motoren betrachtet. Sie werden im entwickel-
ten Ansatz bei der Findung einer optimalen Betriebsfiihrung berticksichtigt. Die in
der Peripherie (Leitungen, Verzweigungen) und den Steuerelementen (Ventilen) ent-
stehenden Verluste werden bei der vorgestellten Optimierung nicht betrachtet, konnen
aber als Erweiterung (verbunden mit einem erhdhten Rechenaufwand) integriert wer-

den.

Hydropumpe, verstellbar

e S1: Das Ziel bei der Optimierung der Betriebsfiihrung von verstellbaren Hydro-
pumpen ist es, den Schwenkwinkel so zu bestimmen, dass der geforderte Volu-
menstrom bei gegebenem Systemdruck erbracht wird. Theoretisch kann auch eine
freie Wahl des Volumenstroms erfolgen, falls andere Komponenten des Systems
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die dadurch im hydrostatischen Kreis reduzierte Leistung liefern konnen (Leis-

tungsverzweigung).

e S2: Der Parameterraum beinhaltet bei der Verstellpumpe (und ihrer Peripherie)
GroBen wie die Oltemperatur, die Viskositit und weitere GroBen, die durch die
konstruktive Ausfithrung bestimmt sind (Fordervolumen, Spaltmal). Der Ent-
scheidungsraum hat demzufolge maximal die Dimension drei: eine fiir den Ver-
stellwinkel und die beiden anderen fiir die leistungsbestimmenden GroBBen Druck

und Volumenstrom.

e S3: Der zuldssige Bereich X wird durch herstellerseitig vorgegebene Groflen wie
die Maximaldrehzahl und den maximalen Hochdruck, dem die Einheit standhalt,
beschrankt.

e S4: Die Anzahl der Freiheitsgarde DOF betrdgt bei der Optimierung maximal drei,
bei Druckkopplung mit einem Verstellmotor im geschlossenen Kreis zwei.

Der Gesamtwirkungsgrad einer Verstellpumpe 7, kann in Abhingigkeit der anliegen-
den Druckdifferenz Ap, des verstellwinkelabhingigen Fordervolumens 7, («) und der
Antriebsdrehzahl », nach (5.6) bestimmt werden.

TP ol P hm

O, !
I Y R 5.6
77p 77P,vol 77P,hm [ nP'VP(a) 1+TPL 27” ( )
’ ApVP(a)
—

TF Jth

Die durch interne sowie externe Leckage bedingten volumetrischen Verluste Q,,
steigen entlang zunehmender Druckdifferenzen ebenso wie mit erhohter Drehzahl. Es
ergibt sich ein volumetrischer Wirkungsgradverlauf 7, ,,, der bei (n,,a) = const. mit
steigendem Druck abnimmt und bei (Ap,,a)=const. mit steigender Drehzahl zu-

nimmt.

Die Wirkungsgradberechnung fiir Konstantpumpen erfolgt analog, wobei das Ver-
drangungsvolumen nicht als Funktion des Verstellwinkels «, sondern als Konstante
eingeht. Konstantpumpen kommen im Fahrantrieb {iberwiegend in Aullenzahnrad-
bauweise, als Fiillpumpen oder Hilfspumpen fiir die Druckerzeugung der Getriebever-
stellung zum Einsatz. Exemplarisch zeigt Bild 5-6 (b) den Wirkungsgradverlauf einer
AuBenzahnradpumpe mit 25 cm® Férdervolumen.
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Losung der Optimierungsaufgabe

Bild 5-6 (a) illustriert den Wirkungsgradverlauf einer Axialkolbeneinheit in Schrag-
achsenbauweise entlang der Drehzahl, des Drucks und des Verstellwinkels.

(a) ?@/7 =N e 05T~ N 1 0 =¢ (b)
. — r 250

— |
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&  o=100(%)
= :150--
< <]
o g
? 2
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rotational speed n,, (rpm) rotational speed n,, (rpm)

Bild 5-6: a) n-Verlauf einer Verstellpumpe in Schrigachsenbauweise
b) n-Verlauf einer Aulenzahnradpumpe

Die grau gestrichelten Linien zeigen den Pfad des optimalen Wirkungsgrads. Bei Ver-
stellpumpen gibt es filir jeden Verstellwinkel einen. Die schwarz gestrichelte Linie in
Bild 5-6 (a) zeigt die berechnete IOL der Verstellpumpe.

Hydromotor, verstellbar

e S1: Das Ziel bei der Optimierung der Betriebsfiihrung von verstellbaren Hydromo-
toren ist es, den Wirkungsgrad zu maximieren. Er hdangt von dem abtriebsseitig ge-
forderten Drehmoment, der Drehzahl und dem Verstellwinkel ab.

e S2-4: Der Parameterraum, der Entscheidungsraum und der zuldssige Bereich wer-

den von denselben GroBen aufgespannt wie bei der Verstellpumpe.

Der Wirkungsgrad eines verstellbaren Hydromotors, der im hydrostatischen Getriebe
als Sekundireinheit verbaut wird, kann nach (5.7) berechnet werden.
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Der qualitative Verlauf des volumetrischen sowie hydraulisch-mechanischen Wir-
kungsgrads entspricht dem bei Hydropumpen.

Konstantmotoren finden sich bei reiner Primérverstellung meist in Axialkolbenbau-

weise im hydrostatischen Kreis des Fahrantriebs mobiler Arbeitsmaschinen.

Zusammenfassung und Bewertung

Die durchgefiihrten Untersuchungen zeigen, dass mittels stationdren Ansatzes eine
punktuell ausgerichtete Optimierung realisiert werden kann. Dadurch wird fiir einzel-
ne Betriebspunkte der Gesamtwirkungsgrad maximiert. Dieser Ansatz beriicksichtigt
hingegen nicht die systembedingten Restriktionen innerhalb der mobilen Arbeitsma-
schine, die sich fiir die Optimierung aufeinanderfolgender Betriebspunkte in einem
Fahrszenario ergeben. Die theoretisch ermittelten Optimallosungen fiir isoliert unter-
suchte Betriebspunkte werden deshalb in einem mehrstufigen Ansatz auf ihre zyklen-
bezogene Optimalitidt und zeitlich aufeinanderfolgende Realisierbarkeit untersucht.
Das Ziel der Erweiterung des stationidren Ansatzes, liber den quasistationdren, bis hin
zum dynamischen, ist es, physikalisch nicht realisierbare ,,Spriinge* der berechneten
Optimal-Betriebspunkte unter Berticksichtigung der Verstellcharakteristik der Kom-

ponenten zu unterbinden.

5.3 Quasistationarer Ansatz

Der quasistationire Ansatz basiert auf dem vorgestellten stationéren Ansatz. Er bein-
haltet nicht nur die optimale Entscheidung fiir einen isoliert betrachteten Betriebs-
punkt der Maschine, sondern dient der Berechnung einer Optimaltrajektorie des Steu-
ervektors flir die einbezogenen Komponenten in Abhidngigkeit eines bekannten Last-
profils. Die Optimierungsaufgabe lédsst sich als mehrstufiges Entscheidungsproblem

auffassen.
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5.3.1 Mehrstufige Optimierung: Funktionalgleichungsmethode

Das Standardverfahren zur Losung eines mehrstufigen Optimierungsproblems ist die
Funktionalgleichungsmethode. Sie basiert auf dem Optimalititsprinzip nach
BELLMAN. Es besagt, dass bei einem gegebenen Anfangszustand S, eines Systems
jede  Teilsteuerfolge C’=(,,...,¢,,,¢,)cC" einer optimalen Steuerfolge

—* —*

5 %
C =(c¢ ,..,C, ,C

n

,) zum Erreichen eines gegebenen Endzustandes S, ebenfalls opti-
mal ist. Dieses Prinzip liegt der Funktionalgleichung (5.8) zugrunde. Sie stellt die Be-
ziechung zwischen zwei zeitlich aufeinanderfolgenden Wertefunktionen v; und v’

her [Neul1993].

Vi(5,)=min{g,(5,,¢,) + v, (f,(5,.€, )} 5, €S,,1</<n (5.8)
7 J —

S/+l

In der BELLMAN-Funktionalgleichungsmethode (Rekursionsformel) wird durch
schrittweise Auswertung der Funktionalgleichung, beginnend mit der n-ten Periode

bis zur Startperiode 1, die optimale Steuerfolge C” = (¢, ,...,c, ,,c, ) und die Trajekto-
rie der optimalen Systemzustinde S™ = (5, ,...,5, ) bestimmt.

Zur Losung der dynamischen Optimierungsaufgabe wird die in [Neul1996] vorgestell-
te Verfahrensvariante Version Il verwendet, da der geringe Speicherbedarf bei nume-
rischer Losung die Performance erhoht. Die Berechnung erfolgt in zwei Schritten,
einer Riickwirts- und einer darauf aufbauenden Vorwértsrechnung. Im Riickwaérts-
schritt werden fiir alle Zeitperioden von n bis 1 gemal3 der darin erreichbaren mogli-
chen Systemzustdnde s; die Optimalwerte V/ (5;) der Wertefunktion berechnet. Im
Vorwirtsschritt werden dann fiir die Stufen 1 bis » des im Zustand 5 befindlichen
Systems die optimalen Steuervektoren ¢; bestimmt. Daraus ergibt sich sukzessive der
im darauffolgenden Zeitschritt neue optimale Systemzustand zu 5., = f,(5;.¢;).

5.3.2 Transfer in den Maschinenkontext

Der quasistationire GMM-Ansatz nutzt das beschriebene Optimalititsprinzip zur Be-
stimmung einer optimalen Betriebsfiihrung fiir eine mobile Arbeitsmaschine. Fiir die
Anwendung wird die oben allgemein beschriebene Funktionalgleichungsmethode in
den Kontext der Maschinensteuerung und -regelung iiberfiihrt. Die dynamische Opti-

mierungsaufgabe ldsst sich wie folgt definieren:
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Bestimme fiir eine im Zustand S, befindliche Maschine bei bekanntem Belastungs-
profil eine optimale Steuertrajektorie der einzelnen Komponenten so, dass zum Errei-
chen des vorgegebenen Endzustands S, der Maschine der iiber die Zeit betrachtete

Gesamtwirkungsgrad maximal wird.

Die in der jeweiligen Zeitperiode 1<, <n moglichen Maschinenzustéinde
§5-5,; €S représentieren verschiedene Maschinenkonfigurationen. Diese lassen
sich jeweils durch ein k-Tupel (s;,s;,,..s;) der aktuellen Status der optimierungs-
relevanten Komponenten K ,..., K, beschreiben.

Die in einer Periode aktuell eingestellte Maschinenkonfiguration wird mit S bezeich-

net, der Optimalzustand mit S .

C = (il My Ty
k B
@ =88 1580)  N(5)= HT]“— e =828 208)  N(5,)= 1_[1'12,'
i=1 i=1
an 7:11
u K V i, V,
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Bild 5-7: Maschinenzustand (Konfiguration) und Komponentenstatus

Jedem Komponentenstatus s, der Maschinenkonfigurationen s; wird ein betriebs-
punktspezifischer Wirkungsgrad 7, (i, ,x;,z,) zugeordnet. Er ergibt sich aus der an-
liegenden Last, den daraus abgeleiteten internen Komponentenzustinden x,, den

EingangsgroBen u;, den StorgroBen z, und den induzierten Interferenzen mit den

[j b
Nachbarkomponenten. Zwei aufeinanderfolgende Zustéinde der Maschine konnen stets
nur so gewahlt werden, dass die Leistungsanforderungen des Bedieners, des Arbeits-

prozesses und der gewiinschten Bewegungstrajektorie weiterhin erfiillt werden.

Die Steuervektoren c, beinhalten die zur Verstellung der Komponenten K; erforder-
lichen EingangsgroBenvektoren u,. Mit der Ansteuerung der Komponenten wird die
Maschinenkonfiguration verédndert und die Maschine vom Zustand s, in den Folgezu-
stand 5, tberfiihrt. Die Losung erfolgt mit dem Dijkstra-Algorithmus.
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Dijkstra-Algorithmus zur Losung des shortest-path-problem (SSSP)

Fiir die Suche der optimalen Steuerungstrajektorie wird die beschriebene Optimie-
rungsaufgabe als Kiirzeste-Pfade-Problem interpretiert. Der kiirzeste Pfad beschreibt
in der Graphentheorie den Pfad zwischen einem vorgegebenen Start- und einem vor-
gegebenen Endknoten eines Netzwerks, der die minimale Lénge aufweist. Die Lange
des Pfades ergibt sich aus der Summe der Kantenbewertungen (Gewichte), die im Fall
der Wirkungsgradoptimierung die Leistungsverluste reprdsentieren. Eine &hnliche
Vorgehensweise hat sich bereits bei der Bestimmung der Zuschaltintervalle fiir einen
Elektromotor/-generator (mit Batterie) in einem HEV bzw. fiir einen reversierbaren
Hydrostaten (mit Hydrospeicher) in einem HHV bewéhrt [Bac2005. Lin2001,
Wu2004].

Die Netzwerkstruktur wird durch einen azyklischen gewichteten Graphen (Bild 5.11)
beschrieben. Dieser ist bei der Aufgabe zur Optimierung der Maschinenbetriebsfiih-
rung implizit durch die moglichen Maschinenkonfigurationen in den jeweiligen Be-
trachtungsperioden entlang des Belastungsprofils vorgegeben.

Bild 5-8: Netzwerk der Systemkomponenten fiir das SSSP

Die theoretisch sehr hohe Anzahl an Maschinenkonfigurationen, die sich aus der Mul-
tiplikation der einzelnen Komponentenstatus ergibt, bilden die Knoten des Graphen
einer Schicht. Die Reduktion der Freiheitsgrade durch technologische, funktionale
und externe Nebenbedingungen beschrinkt (bei sinnvoller Diskretisierung der Kom-
ponentenstatus) die Knotenzahl auf eine endliche Menge. Alle Pfade durch das Netz-
werk besitzen eine identische Lange, unterscheiden sich aber in threm Gewicht.
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Ein anschauliches Beispiel fiir diese Reduktion des Losungsraums geht aus der Be-
trachtung eines rein mechanischen Antriebsstrangs hervor. Dieser bestehe aus einem
Verbrennungsmotor als Energiequelle, einem 4-Gang-Schaltgetriebe und einer festen
Endiibersetzung. Dem Dieselmotor wird durch Vorgabe eines Zugkraft- und Ge-
schwindigkeitsprofils eine Leistung abgefordert. Wird die Wirkungsgradoptimierung
auf das Schaltgetriebe beschriankt, so muss die geforderte Fahrgeschwindigkeit durch
die Ubersetzungen des Schaltgetriebes und die Dieselmotordrehzahl realisiert werden.
Es ist offensichtlich, dass fiir die optimale Gangwahl bei niedriger v und niedriger
Zugkraft potenziell vier Konfigurationen, im Unterschied dazu bei niedriger Ge-
schwindigkeit und hoher Zugkraft evtl. nur eine (erster Gang) zur Verfiigung stehen.

Simulationsergebnisse

Bild 5-9 (a) zeigt beispielhaft das Ergebnis einer quasistationidren Optimierung eines
Antriebsstrangs, bestehend aus Verbrennungsmotor, mechanischem Schaltgetriebe,
hydrostatischem Getriebe und mechanischem Endabtrieb.
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Bild 5-9: Optimierung der Steuertrajektorie fiir den DLG-Zyklus

Die Berechnung der zyklusspezifisch optimalen Steuertrajektorie (Zeitdiskretisierung
Is) fiir die Motordrehzahl, den Hydropumpen- und Hydromotorschwenkwinkel sowie
die Gangwabhl erfolgt fiir den in Bild 5-9 (b) dargestellten DLG-Traktor-Zyklus.
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Zusammenfassung und Bewertung

Der vorgestellte Ansatz ist in MATLAB in der Form skriptgesteuert implementiert,
dass die Einbindung und Optimierung eines Simulink-Antriebsstrangmodells moglich
ist. Die Ergebnisse der Optimierungsldufe (vgl. exemplarisch Bild 5-9), die den Die-
selmotor, das mechanische Schaltgetriebe und ein hydrostatisches Getriebe bertick-
sichtigen, zeigen, dass der Ansatz um folgende Randbedingungen erweitert werden
muss: einerseits um die dynamischen Verstelleigenschaften einzelner Komponenten,
so dass die Berechneten Steuerfolgen keine ,,Spriinge* beinhalten; andererseits im
Sinne der Optimierung selbst, um die Einbeziehung der transienten Wirkungsgradver-
laufe, die sich bei der Verstellung einer Komponente von einem in einen Nachfolge-
zustand ergeben. Diese Forderungen sollen durch den Ansatz der dynamischen Be-
triebsstrategie erfiillt werden.

5.4 Dynamischer Ansatz

Beim dynamischen Ansatz der Betriebsstrategie werden nicht nur aufeinanderfolgen-
de stationire Punkte betrachtet, sondern auch ihre Uberginge ineinander, das transien-
te Verhalten. Es stehen die dynamischen Effekte der Verstellung von Komponenten
und deren Auswirkung auf den Wirkungsgrad der Maschine im Vordergrund. Hierfiir
werden zwei aufeinander aufbauende Ansétze entwickelt: Der erste wird als Amorti-
sationsdauerverfahren bezeichnet. Der zweite daraus abgeleitete Ansatz wir im Fol-
genden als Kapitalwertverfahren bezeichnet. Fiir beide Ansidtze werden zunéchst ihre
finanzmathematischen Urspriinge vorgestellt, bevor sie durch einen Transfer auf die
Problemstellung der mehrstufigen Optimierung in mobilen Arbeitsmaschinen ange-
passt werden.

5.4.1 Mehrstufige Optimierung: Amortisationsdauerverfahren

Die dynamische Amortisationsrechnung ist eine klassische Methode der finanzmathe-
matischen Investitionsrechnung. Die Grundidee besteht darin, die Anzahl von Zeitpe-
rioden zu bestimmen, die vergehen miissen, bis eine im Zeitpunkt ¢, getitigte Investi-
tion gewinnbringend wird. Die Summe der Zeitperioden hei3t Amortisationsdauer ¢, .
Das Mal} der Vorteilhaftigkeit einer Entscheidung fiir die Investition in Hohe von 7,
in ¢, ist der Vergleich der auf 7, diskontierten (Zinssatz i,) Riickfluss ( R,)-Summe
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mit dem eingesetzten Kapital. Sobald die Bedingung in (5.9) erstmalig erfiillt ist, steht
die Amortisationsdauer und damit die erforderliche Mindestnutzungsdauer fest, vgl.
[Car2008, G6t2008].

I, <Y R, -(1+i)" (5.9)

Transfer

Die Methode stellt die Basis der entwickelten dynamischen Betriebsstrategie dar. Sie
dient nach ihrer Ubertragung in den Kontext des Gesamtmaschinenmanagements der
Bestimmung einer optimalen Betriebsfiihrung.

Im dynamischen GMM-Ansatz gilt es, die Frage zu beantworten, ob es wirtschaftlich
ist, eine im Zustand S, befindliche mobile Arbeitsmaschine in den quasistationédr be-
trachtet optimalen Folgezustand S, zu iiberfiihren oder im Ursprungszustand zu be-
lassen, da die Verstellenergien (Verluste) zu hoch sind.

Die Maschinenzustinde S,S,...,S, reprasentieren verschiedene Maschinenkonfigura-
tionen, die sich durch ein k-Tupel (s,,,s,,,...s, ) der aktuellen Status der optimierungs-
relevanten Komponenten C,....,C, beschreiben lassen, Bild 5-10.

Bild 5-10: Amortisationsdauerkriterium im GMM

Die Optimierungsansitze bei stationdrer und quasistationdrer Betriebsstrategie (Ab-
schnitt 5.3) haben gezeigt, dass es dafiir, in Abhingigkeit der Komponentenfreiheits-
grade, verschiedene Moglichkeiten geben kann. Die alternativen Maschinenzusténde
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unterscheiden sich aber durch die voneinander verschiedenen Betriebs-
punktkombinationen der Komponenten, deren Einzelwirkungsgrad und folglich auch
im Gesamtwirkungsgrad der Maschine. Bei quasistationdrer Betrachtung ist es des-
halb immer wirtschaftlich, eine Maschine bei anhaltender Erfiillung der Prozessne-
benbedingungen vom Zustand S, in den besten Folgezustand S, zu iiberfiihren, da
n(S;)>n(S,) gilt.

Im dynamischen Ansatz hingegen wird die benétigte Energie W,

T

=1 (S,,S,), die zur
Zustandstransition erforderlich ist, in das Kalkiil einbezogen. Anschaulich bedeutet
das, dass beispielsweise die Verstellenergien hydraulischer Einheiten (Verschwenken,
Druckautbau) ebenso wie die erforderlichen Energien zur Beschleunigung tréger
Massen oder auch die Verluste beim Durchfahren ungiinstiger Wirkungsgradbereiche
wihrend des Zustandsiibergangs in den Optimierungsansatz integriert werden. Vor
dem Hintergrund der Amortisationsdauerrechnung soll hier die Zeitdauer bestimmt
werden, bis sich eine mit Verlusten (Transitionsenergien) verbundene Zustands-
anpassung einer mobilen Arbeitsmaschine durch einen erhohten Wirkungsgrad in
Form einer Kraftstoffeinsparung auszahlt. Gleichung (5.10) ist in Analogie zur der
Investitionsrechnung entlehnten Ursprungsgleichung formuliert und gentigt den Be-
sonderheiten des Maschinenkontexts (Herleitung in Anhang B.1).

< Ut(Sj)_nt(Sz) — (5.10)
woo<-Sp 2RS0T A (14 (a - p(E,
tr,ij < ; out ,t |:( f]t(Sl).]]t(Sj) J t:l ( + (Cl p( )))

rij.r=AWf

Das inflationdre Riickflussverhalten der periodenbezogenen eingesparten Energie-
menge AW, wird als Moglichkeit zur Integration der wahrscheinlichkeitsgewichteten
zukiinftigen Anforderungsprofile an die Maschine in die Optimierung genutzt. p(E,)
ist die angenommene Wahrscheinlichkeit fiir das Eintreten einer spezifischen Anfor-
derung E zum Zeitpunkt 7. Diese werden iiber einen Lastzyklus oder ein entspre-
chendes Kollektiv definiert. Fiir p(E,) konnen zwei Félle unterschieden werden:

e Fall 1: Vollstindige Information, Sicherheit — p(E,)=1V¢
a =1: konstante Gewichtung der Wirkungsgradverbesserungen
a >1: degressive Gewichtung der Wirkungsgradverbesserungen

e Fall 2: Unvollstidndige Information, Unsicherheit — p(E,) <1V, a=1

116



5 Optimierte Betriebsfiihrung mobiler Arbeitsmaschinen

Im Fall 2 sind der aktuelle Zyklus und die aktuelle Positionierung der Maschine darin
unbekannt, aber es liegt auf Basis bereits gefahrener Zyklen eine statistische Haufig-
keitsverteilung der Betriebspunkte vor. Aus dieser wird mittels Prognoseverfahren die
Wabhrscheinlichkeit fiir das Eintreten kiinftiger Belastungen abgeleitet. Der prognosti-
zierte Belastungszustand mit der hochsten Wahrscheinlichkeit wird als Folgezustand
angenommen und bestimmt p(E,). Bei 7, >1 ergibt sich p(E,) multiplikativ aus den
prognostizierten Einzelwahrscheinlichkeiten der vorangehenden Zeitperioden.

Die weitere Entwicklung des dynamischen Optimierungsansatzes konzentriert sich auf
Fall 1, da Fall 2 analog behandelt werden kann, wenn entsprechende Prognosever-
fahren und historienbasierte Auswerteverfahren verfiigbar sind.

Im untersuchten Fall 1 zeigt sich, dass eine Verdnderung der duBleren Belastungen
mindestens in einer Komponente zu einer Betriebspunktinderung fiihren muss, die
vom Komponentenregler angestoflen wird. Das angewandte Verfahren zur Bestim-
mung der Amortisationsdauerberechnung bietet prinzipiell zwei verschiedene Ansét-
ze, um dieser Situation zu begegnen. Entweder wird die vorgenommene Betriebs-
punktverschiebung in einer Komponente direkt als Bedingung zum erneuten Start der
Amortisationsdauerberechnung genutzt oder alternativ die Betriebspunktverschiebung
bei der Verfahrenssteuerung zunéchst ignoriert und nur in der Riickflussberechnung
beriicksichtigt. Das kann dazu fiihren, dass durch den verdnderten Komponentenwir-
kungsgrad die Riickfliisse betragsméBig sehr klein werden oder das Vorzeichen én-
dern. Die Amortisationsdauer konvergiert dann gegen unendlich. Deshalb muss der
Zeithorizont zur Bestimmung der Amortisationsdauer ¢, beschriankt werden. Wird die-
se obere Schranke iiberschritten, beginnt das Verfahren erneut mit der Berechnung.
Das angewandte Vorgehen beschreibt eine Art gleitende Amortisationsdauerberech-
nung. Der Vorteil der zweiten Vorgehensweise liegt darin, dass zufillig eingenomme-
ne giinstige Betriebspunkte in einzelnen Komponenten, die 7, im Vergleich zur Opti-
mallosung nur geringfiigig erhdhen, nicht zu einem unvorteilhaften Abbruch und
Neustart der Amortisationsdauerberechnung fiihren.
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5.4.2 Mehrstufige Optimierung: Kapitalwertkriterium

Als Generalisierung der Amortisationsdauerberechnung wird in der Finanzmathema-
tik die Kapitalwertmethode genutzt. In Ergédnzung zur Entscheidungsfindung unter
Beriicksichtigung des Invests und der diskontierten Riickfliisse werden dabei auch die
zum Ende der Betrachtungsdauer ¢, realisierbaren Liquidationserlose L beriick-
sichtigt. Die Berechnungsformel lautet gem. Gleichung (5.11), vgl. [Car2008,
Go6t2008]:

I, < ZA:Rt (L+i)" + LA +i) ™ (5.11)

t=0

Transfer

Die Ubertragung in den Maschinenkontext baut auf dem Ansatz zur Amortisations-
dauerberechnung auf. Die Analogie zu den Liquidationserldsen bei der Betrachtung
okonomischer Fragestellungen liefert bei der Wirkungsgradbetrachtung maschinen-
naher Optimierungsaufgaben die Untersuchung der Energiehaushalte der Komponen-
ten. Aus einem Ausgangszustand heraus wird nur in einen neuen stationdren Betriebs-
zustand gewechselt, wenn das zu Gleichung (5.12) entwickelte Kapitalwertkriterium
erfiillt ist.

W, < —i P [[ 1.(5,) =, (5, )J : At] (+(a-pE)))" +W (5.12)

=1 ﬂ[(Sz)ﬂt(Sj)

}"‘:/-.l=AVV;

W beriicksichtigt den energetischen Endzustand der Komponenten innerhalb der Ma-
schine, nach der Optimierung iiber dem betrachteten Zyklus. Damit ist die Einbezie-
hung von Komponenten mit Speicherwirkung in die Optimierung moglich. Das Opti-
mierungsergebnis hingt demzufolge nicht nur von den betriebspunktspezifischen
Wirkungsgraden ab, sondern auch von dem Potenzial einer energetischen Gesamtver-
besserung durch eine abgestimmte Speicheransteuerung.
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

Im Kapitel 5 dieser Arbeit wird eine Methode zur Findung der optimalen Betriebsfiih-
rung einer mobilen Arbeitsmaschine vorgestellt. Sie beinhaltet drei aufeinander auf-
bauende Strategien, deren Ergebnis nach sukzessiver Anwendung eine dynamisch
optimale Betriebsfiihrung zur Erreichung der im GMM definierten Zielvorgabe ist.

Die theoretisch hergeleiteten Zusammenhidnge werden in den folgenden Abschnitten
simulativ am Beispiel des Radladers L550 untersucht. Das Ziel ist eine vergleichende
Beurteilung, inwieweit eine derart berechnete Betriebsfiihrung die definierte Zielvor-
gabe des GMM erfiillt und eine Verbesserung des Grads der Zielerreichung im Ver-
gleich zu einer hinterlegten Referenzbetriebsfiithrung darstellt.

6.1 Modellbildung, Radlader L550

Fiir die simulative Untersuchung der Optimierungsansitze wird das Modell eines Rad-
laders erstellt. In Hinblick auf die Zielstellung eines zyklenbasierten Vergleichs der
verschiedenen Betriebsfithrungen wird zunichst der Modellansatz gewdhlt. Hierbei
werden zwei Ansétze aufgrund der anders gearteten Wirkrichtungen ihrer Kausalket-

ten unterschieden.

Der erste Modellansatz ist durch die bidirektionale, der realen physikalischen (actio =
reactio) Kausalkette nachempfundene, paarweise gegenldufige Orientierung der leis-
tungsrelevanten Signalflussgro3en charakterisiert, Bild 6-1 a. Demgegentiber steht der
unidirektionale Ansatz, Bild 6-1 b. Dieser kinematisch inverse Ansatz sieht die ab-
triebsseitige Aufpragung gleichgerichteter komplementérer Leistungsflussgroflen vor.
Er fiihrt im Vergleich zur Abbildung einer bidirektionalen Kausalkette zu einem ver-
ringerten Rechenaufwand, da die Losung der Bilanzgleichungen in den mechanischen
und fluidischen Knotenpunkten (Kreuzungspunkte der grauen Signalflusspfeile) nicht
erforderlich ist.

Unabhéngig von der Kausalkettenrichtung des Modellansatzes stellt die angestrebte
zyklenbasierte Untersuchung der Systemwirkungsgrade die Forderung an die leis-
tungsrelevanten Werte der Modellgrofen, mit den vorgegebenen Werten der realen

Groflen des Zyklus iibereinstimmen zu miissen. Es ist unter zwei Voraussetzungen
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

moglich, das Verhalten eines Simulationsmodells mit dem sich im vorgegebenen
Lastzyklus widerspiegelnden Verhalten des realen Systems zu synchronisieren:

(a) System In Out (b) System In Out
F.
|;| Doy ) ; in . Fm
I T Tuul Do —P ! f : vV
out in VI“
T.
i, Nout n;, Tm out N in_, ]--(l . Tin
/N
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4L ¥ 4;“ T ut Ny _0\!!, /N —mh Vout ny,
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Ap an —> ! Dou
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- 5§ < = n;, Tm _’l —’] Tuul Ti[\
TIII /\ Vout F Ny o n
+— —> ut — — ut
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Bild 6-1: (a) Bidirektionale (b) Unidirektionale Kausalkette der Modellbildung

Im einen Fall miissen modellseitig zeitgleich die Dynamik der abgebildeten System-
komponenten und der das Gesamtsystem beeinflussenden Regler mit dem realen Sys-
tem tiibereinstimmen. Im anderen Fall wird der Wert mindestens einer Stellgro3e des
Modells (bei Vernachldssigung der realen Dynamik) permanent so belegt, dass sie zu
der erwiinschten Ubereinstimmung der zyklen- und modellseitigen AusgangsgroBe
fiihrt. Dies kann sowohl durch die Integration eines Modellreglers als auch numerisch
durch eine iterative Nullstellensuche realisiert werden. Im bidirektionalen Ansatz er-
moglicht der Modellregler, der unabhingig von den Reglern abgebildeter Systeme ist,
durch den Vergleich des zyklusseitigen Sollwert mit dem modellseitigen Istwert der
Fahrgeschwindigkeit einen Stelleingriff, sodass die Differenz gegen Null konvergiert.
Im unidirektionalen Ansatz werden die Stelleingriffe durch Losung einer algebrai-
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

schen Schleife berechnet, sodass die Forderung nach der Ubereinstimmung der mo-
dellseitigen mit der zyklenseitigen Antriebsdrehzahl erfiillt ist.

Fiir die spitere Berechnung einer Referenzbetriebsfithrung als Vergleichsbasis sowie
zur Bestimmung der quasistationidren Betriebsfiihrung wird der unidirektionale Ansatz
gewdhlt.

6.1.1 Modellbildung und Implementierung in MATLAB/Simulink

Das Radladermodell wird nach der erarbeiteten Systematik aus Tabelle 6-1 erstellt.

1.) Unendlich hohe Komponentendynamik
2.) Vollsténdige Information unter Sicherheit

1.) Aggregation des Systems zu Bilanzrdumen
2.) Bestimmung der Schnittstellengroflen

1.) Kennfeldbasierte Implementierung der Bilanzraumsysteme
2.) Integration der systemimmanenten Wirkprinzipien durch Komponentenkopplung
3.) Implementierung einer festen Betriebsfithrung

Tabelle 6-1: Systematik bei der Modellbildung des Radladers L550

I.) Fiir die Modellbildung zur Berechnung einer optimalen Betriebsfiihrung des Rad-
laders werden die Modellgrenzen des Verifikationsbeispiels eng gefasst. Es wird ex-
emplarisch ausschlieBlich der Fahrantrieb und die Arbeitshydraulik abgebildet, da die
Integration der angrenzenden Maschinenteilsysteme wie Lenkung oder Bremse bei
erhohter Laufzeit- und Speicherplatzkomplexitit zur Losungsberechnung analog er-
folgen kann. Der Antriebsstrang beriicksichtigt ein schlupffreies Rad, den Endabtrieb,
das Achsverteilergetriebe, das hydrostatische Mehrmotorengetriebe und den Diesel-
motor. Die Arbeitshydraulik wird in Form einer Leistungssenke, die liber den Zyklus
zu einer Zusatzbelastung des Dieselmotors fiihrt, abgebildet.

I.1) Annahme 1: Fiir die Berechnung der quasistationdr optimalen Betriebsfiihrung
wird von einer idealen Komponentendynamik ausgegangen. Das heifit, dass alle
Komponenten oder Teilsysteme, die aufgrund eines Freiheitsgrades verstellbar sind,
unendlich schnell (Verstellzeit — 0 s) und ohne Einschwingvorgidnge auf einen neuen
Betriebspunkt eingestellt werden konnen.

I.2) Annahme 2: Es liegt vollstindige Information unter Sicherheit vor. Das bedeutet,
dass alle Ereignisse, die Auswirkungen auf die Erreichung der Zielvorgabe haben,
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

bekannt und der Zeitpunkt sowie die Haufigkeit ihres Eintritts deterministisch sind.
Diese Annahme wird durch die Vorgabe eines Zyklus als Belastung fiir das Modell
realisiert.

I1.) Die Strukturanalyse des L550 ist in Kapitel 4 bei der Darstellung der Hauptleis-
tungspfade des Radladers erfolgt. Die SchnittstellengroBen der Teilsysteme des be-
trachteten Fahrantriebs und der Arbeitshydraulik sind die Leistungsgroflen Drehzahl,
Drehmoment, Druck und Volumenstrom (»,7, p, Q).

IIL.) Fiir die Gewinnung eines bei der Anwendung des Optimierungsverfahrens res-
sourcenschonenden Modells werden Kennfelder der Hydrostaten, des Dieselmotors
und des mechanischen Getriebes benotigt.

Fiir die Hydrostaten liegen entweder Verlustkennfelder (7,0, ) oder Effektivwert-

kennfelder (7,0, ) vor. Sind diese direkt im Fahrzeug vermessen worden, ist der

(N

Wertebereich auf Groflen unterhalb der Maximalleistungshyperbel begrenzt. Auf3er-
dem beinhalten diese Kennfelder in der Regel durch Sensor- und Verarbeitungsfehler
bedingte nicht definierte FeldgroBen, die eine korrekte Verarbeitung unter
MATLAB/Simulink erschweren. Deshalb werden verschiedene Funktionen imple-
mentiert, die durch Interpolation, Extrapolation und Diskretisierung der Kennfeld-
grenzen auf die erforderliche Kennfeldzielgrofle ein geeignetes 4-Quadranten-
Kennfeld erzeugen und eine Reihe typischer Probleme (Interpolation an Kennfeld-
grenzen, distinkte Vektoren etc.), die bei der skriptgesteuerten Umrechnung von
Kennfelddaten auftreten, behandeln.

6.1.2 Betriebsfuhrung, Referenz (als Vergleichsbasis)

Die durchgefiihrte Analyse der DOF des L550 zeigt, dass bei Erhalt der geschwindig-
keitsabhingigen Olmotorenverstellung (Kennliniensteuerung, vgl. [Pfa2003]) und
Kupplungsbetitigung zur Ubersetzungswahl im mechanischen Achsverteilergetriebe
(AVG) nur der Pumpenschwenkwinkel «, und die Dieseldrehzahl n,,  frei wéhlbar
sind. Nach der Festlegung einer der zunichst als frei wahlbar angenommenen zwei
GroBen ergibt sich die andere implizit aufgrund der fluidisch-mechanischen Leis-
tungskopplung der beiden Systemkomponenten Verstellpumpe und Dieselmotor.

In Anlehnung an die Darstellungen der automotiven Steuerung in [Dei2009,
Koh2008] wird der modellseitig implementierten Maschinensteuerung zur Berech-
nung einer Referenzbetriebsfithrung (Vergleichsbasis der Optimierung) eine lineare
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

funktionale Beziehung zwischen Pumpenschwenkwinkel und Dieseldrehzahl n,,,
zugrunde gelegt, (6.1).

6lPu = f(nEng) =m: nEng +a (6'1)

Der Verlauf des Pumpenschwenkwinkels ist in Bild 6-2 zusammen mit der Volllast-
kennlinie und der Maximalleistungskennlinie des antreibenden Dieselmotors darge-
stellt.
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Bild 6-2: Pumpenschwenkwinkel als Funktion der Dieseldrehzahl

Die so bestimmte feste Steuertrajektorie des Pumpenwinkels wird den Leistungsforde-
rungen aus dem Fahrantrieb sowie den ebenfalls vom Dieselmotor zu erfiillenden
iberlagerten Leistungsforderungen der Arbeitshydraulik im Y-Zyklus gerecht:

In Abschnitt I 1duft der Dieselmotor mit einer niedrigen Drehzahl. Der von der Fahr-
pumpe geforderte Volumenstrom ist gering, sodass die Leistung des Fahrantriebs
iiberwiegend vom sich einstellenden Lastdruck abhingt.

Im Abschnitt I vergrofert sich der Schwenkwinkel weiter. Bei unbetitigter Arbeits-
hydraulik steht dem Fahrantrieb deshalb bei mittleren Fahrgeschwindigkeiten das im
Dieselmotorkennfeld iiberproportional ansteigende Volllastmoment fiir die Beschleu-
nigung zur Verfiigung. Die hier angenommene lineare funktionale Beziehung kann
durch die bedienerseitige Priorisierung der Arbeitshydraulik mittels Inchpedal jeder-
zeit aufgelost werden. Beim Inchen wird der fiir das Halten des Schwenkwinkels er-
forderliche drehzahlabhingige Steuerdruck (DA-Regelung, vgl. [Bos2007b,
B0s2008]) durch Offnen des Inchventils verringert, sodass die Fahrpumpe den Volu-
menstrom und damit die Leistungsanforderung des Fahrantriebs verringert. Folglich
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steht mit zunehmendem Ventil6ffnungsquerschnitt in steigendem Mafle die Leistung
des Dieselmotors der Arbeitshydraulik zur Verfiigung.

In Abschnitt IIT werden der Maximalvolumenstrom und die maximale Dieselmotor-
leistung fiir eine maximale Fahrgeschwindigkeit abgegeben. Bei abtriebsseitiger stei-
gender Last wird die Dieseldrehzahl gedriickt (was einhergeht mit einem Drehmo-
mentanstieg), die Fahrgeschwindigkeit wird durch Reduktion des Schwenkwinkels
verringert (Grenzlastregelung) und der im Gang 3 aktive Verstellmotor 1 vergrofert
das Schluckvolumen.

Simulationsergebnisse

Die Darstellung der mittels Referenzbetriebsfithrung berechneten StellgroBen- und
Wirkungsradverldufe iiber dem kurzen Y-Radlader-Ladezyklus (Bild 6-3) erfolgt in
drei Schritten.

4

Im Schritt 1 werden der Wirkungsgrad
des Fahrantriebs und der Pumpen-
schwenkwinkel ohne Beriicksichtigung
der Arbeitshydraulik berechnet. Im
Schritt 2 erfolgt die Bestimmung dersel-

v (m/s)
wheel force FWH (-)

ben GroBlen mit Integration der Arbeits-

hydraulikleistung und Erhalt der Kennli-

niensteuerung der Verstellpumpe im
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time (s)

Bild 6-3: Kurzes Y-Radlader-Ladespiel

Fahrantrieb.

Im Schritt 3 wird das Szenario aus Schritt 2 erneut berechnet, wobei die Verstellung
der Dieselmotordrehzahl durch einen 2-Punkt-Leistungsregler vorgenommen wird,

der die Betitigung des Inchverhaltens eines Bedieners nachbilden soll.
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Bild 6-4: (a) StellgroBen (b) Wirkungsgrade ohne Beriicksichtigung der Arbeitshydraulik
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Bild 6-5: Drehmomente des Fahrantriebs und der Arbeitshydraulik, Summendrehmoment auf
den Dieselmotor, Leistungsreserve Dieselmotor mit Beriicksichtigung der Arbeitshydraulik

Bild 6-4 illustriert die StellgroBenverlaufe sowie Wirkungsgrade des Fahrantriebs. Die
Dieselmotordrehzahl n,,, ist aufgrund der Kennliniensteuerung im reinen Fahrszena-
rio ohne Betétigung der Arbeitshydraulik hoher, als es die abgeforderte Leistung be-
dingt. Folglich kann durch eine alternative Steuerkennlinie die Drehzahl gesenkt und
der Gesamtwirkungsgrad 7,,, der in hohem Mal} durch den des Dieselmotors 7,,, be-

stimmt ist, angehoben werden.

Wird die fiir die Arbeitshydraulik erforderliche Leistung in die Betrachtung mit ein-
bezogen, so zeigt sich, dass mit der hinterlegten Steuerkennlinie des Pumpen-
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schwenkwinkels im Fahrantrieb vom Dieselmotor zwar das erforderliche Summen-

drehmoment (7, +7,,)=T,,, , nicht aber die erforderliche Gesamtleistung erbracht

ng >
werden kann. Diesen Zusammenhang verdeutlicht Bild 6-5. Es zeigt in Abhédngigkeit
der kennlinienbasierten Pumpensteuerung im Fahrantrieb und der Drehmomentanfor-
derungen aus dem Arbeits- sowie Fahrantrieb die zu jedem Zeitpunkt des Zyklus ver-

fiigbare Leistungsreserve P, (6.2) des Dieselmotors.

ng,res

27 1 5 27
PEng,res = (nEng 'TEng 5) - |:[ApAH O U—EJ + (nPu,FA Ty ra Ej:l (6.2)
tot,AH

Zum Zeitpunkt 7=125s ist P,

ng,res

Ausgehen des Dieselmotors fithren wiirde (in der Simulation zu Demonstrationszwe-

<0, was zu einem Drehzahleinbruch und zum

cken tempordr zugelassen). Folglich ist der Zyklus nur durchfahrbar, falls die Inch-
funktion, die zur tempordren Auflosung der Kennliniensteuerung fiihrt, beriicksichtigt

wird.
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Bild 6-6: (a) StellgroBen (b) Wirkungsgrade mit Beriicksichtigung der Arbeitshydraulik
und Inchfunktion

Die sich ergebenden Auswirkungen auf die StellgroBenverldufe und Wirkungsgrade
sind in Bild 6-6 dargestellt: Mit der Dieseldrehzahlerh6hung wéhrend der Betétigung
des Inchpedals in den Zeitbereichen 6,4-14,5 s und 17,4-27,8 s sinkt der Gesamtwir-
kungsgrad im Fahrantrieb aufgrund des niedrigeren Dieselmotorwirkungsgrads.
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6.2 Optimale Betriebsfiihrung, quasistationar

Zur Verifikation des quasistationdren Ansatzes wird die quasistationdr optimale Be-
triebsfiihrung mit demselben Simulationsmodell des Radladers L550 bestimmt.
Bild 6-7 beinhaltet das Schema der Berechnung.

loop[t,.t,] J
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MATLAB: Global Optimization|
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Bild 6-7: Simulationsgestiitzte Berechnung der optimalen Betriebsfiihrung

Die verwendete Kostenfunktion (6.3) lautet:

= 5)— It (6.3)
f(x’p) ZPWU [ntoz,z (fz) IJ A

Es ist offensichtlich, dass aufgrund der gewéhlten Kostenfunktion die Summe der
Energieverluste beim Ubergang von einer Maschinenkonfiguration zum Zeitpunkt
(¢,.,) zu allen moglichen Folgekonfigurationen in ¢, identisch ist, da die aktuell gefor-
derte Abtriebsleistung P, gleich ist. Deshalb kann das Optimum x; fiir jede Ent-
scheidungsstufe ¢, (Zeitpunkt des mit A¢ diskretisierten Zyklus) durch eine globale
Suche des Wirkungsgradmaximums aller Komponenten bestimmt werden. Da die
Komponentenmodelle quasistationér sind, ist eine Simulationsschrittweite von A=At
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ausreichend. Fiir die quasistationdre Bewertung wird dennoch das BELLMAN-
Verfahren implementiert, sodass auch fiir Kostenfunktionen, die zu unterschiedlichen
Kantenbewertungen fiihren, das mehrstufige Optimierungsproblem gelost werden

kann.

Simulationsergebnisse

Bild 6-8 (a) zeigt den Verlauf der Stellgroen Dieselmotordrehzahl, Dieselmotor-
drehmoment und Pumpenschwenkwinkel, Bild 6-8 (b) den Gesamtwirkungsgradver-
lauf im Fahrantrieb unter Vernachldssigung der Arbeitshydraulik. Der Grund fiir den
stufenformigen Verlauf bei Verwendung des BELLMAN-Verfahrens liegt in der fiir die
Berechnung der Optimallésung vorgenommenen Diskretisierung. Die Losung der
globalen Suche mittels Pattern-Search-Algorithmus liefert hingegen einen nahezu ste-

tigen Verlauf.
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Bild 6-8: (a) Optimierte StellgroBen (b) Optimierte Wirkungsgrade im Fahrantrieb
ohne Beriicksichtigung der Arbeitshydraulik (berechnet mit BELLMAN-Verfahren)

Bild 6-9 (a) illustriert die Verldufe derselben GroBen, wobei die zusitzliche Leis-
tungsanforderung der Arbeitshydraulik wihrend der Optimierung beriicksichtigt wird.
Es zeigt sich, dass das zuvor identifizierte Einsparpotenzial (im Vergleich zur Refe-
renzbetriebsfithrung) durch ein Absenken der Dieselmotordrehzahl aufgrund der Ar-
beitshydraulikforderung nur bedingt ausgeschopft werden kann. In Hinblick auf den
realen Betrieb bleibt die Fragestellung offen, inwieweit ein vom vorgegebenen Ge-
schwindigkeitswunsch geloster, automatisiert eingestellter Motordrehzahlverlauf beim

Maschinenbediener Akzeptanz finden wiirde.
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Bild 6-9: (a) Optimierte StellgroBen (b) Optimierte Wirkungsgrade im Fahrantrieb
mit Beriicksichtigung der Arbeitshydraulik (berechnet mit Pattern Search)

6.3 Optimale Betriebsfiihrung, dynamisch

Zur Berechnung der Betriebsfiihrung nach der dynamischen Betriebsstrategie wird das
bestehende Modell der quasistationdren Optimierung erweitert. Es werden die Ver-
stellenergien der einzelnen Komponenten beim Ubergang von einem in einen darauf-

folgenden Betriebspunkt beriicksichtigt. Verstellenergie wird wie folgt definiert:

e Verstellenergie

bezeichnet die von extern oder direkt aus einem System bereitgestellte Energie W, ,,

die erforderlich ist, um von einem Zustand s, in einen Folgezustand s; zu gelangen.

Es werden zwei Arten von Verstellenergien unterschieden:

- Typ 1: ist die Energie, die einem System aus seiner Peripherie zugefiihrt wird,
um die Verdnderung einer Stellgrofle zu bewirken, die das System in eine (der
vorgegebenen Fiihrungsgrofle entsprechende) andere Konfiguration bringt.

- Typ 2: ist die Energie, die sich (nach einer Fithrungs- oder Storgroflenénde-
rung) aus dem Zeitintegral der wahrend der Einschwingzeit des Systems anlie-
genden dulleren Leistung, gewichtet mit dem sich widhrenddessen verdndern-
dem Systemwirkungsgrad, ergibt. (vgl. Kapitel 2: Verbrauch des drehzahlge-
regelten Dieselmotors bei einem FiihrungsgroBensprung).
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Zur Veranschaulichung des Ansatzes wird exemplarisch flir die Verstellung des Pum-
penschwenkwinkels ein PT2-Verhalten angenommen. Der Dieselmotor, dessen dy-
namisches Verhalten aus Kapitel 2 bekannt ist, sowie weitere Systemkomponenten

konnen in zukiinftigen Arbeiten analog eingebunden werden.

Kostenfunktion

Die Kosten fiir den transienten Betriebspunktiibergang eines Systems ergeben sich aus

der Summe der Verstellenergien des Typs 1 #,, und des Typs 2 W,,. Fiir eine Axial-

rl
kolbeneinheit in Schriagscheibenbauweise wie im L550 kann die Verstellenergie vom
Typ1 W, ,, fur die Anderung des Schwenkwinkels von «, auf «, nach [Ival993]

aus dem schrigscheibenseitig wirkenden Drehmoment berechnet werden (6.4).

a, a, 5 d
Wyroa == [ M, -da==[M (p.c)-da==[ M (p(0)al0) = "-dt (4

o a h

Das Drehmoment M lasst sich aus den Resultierenden der Druck-, Reibungs- so-

trl,Aa
wie beschleunigungsabhingigen Kolbenkréfte und dem wirksamen Verstellhebelarm

bestimmen.

Aufgrund der Annahme eines PT2-Verhaltens bei einer Schwenkwinkeldnderung
kann die Verstellenergie W, , liber der Einschwingdauer gemdl3 Bild 6-10 nach (6.5)
berechnet werden.
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Bild 6-10: Angenommener PT2-Schwenkwinkelverlauf bei FiihrungsgroBensprung
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Ll

slg 1
VI/tr2,Aa = J'Pout : (m - 1) ) dt (6.5)

i-1

Bei der programmiertechnischen Umsetzung unter MATLAB wird fiir die gegebene
Zeitdiskretisierung (At =¢, —t, ) der BELLMAN-Optimierung eine Simulationsschritt-
weite h < At so gewihlt, dass die Dynamik der hochstdynamischen Zustandsvariablen
erfasst werden kann. Die Bestimmung der Optimallosung erfolgt in der Form, dass
zunichst fiir jeden BELLMAN-Zeitschritt, in Abhéngigkeit des Gradienten der betrach-
teten Zustandsénderung die maximal erforderliche Einschwingdauer ¢, berechnet
wird. Dann werden in mehreren Simulationsldufen die fiir alle moglichen Verstellun-
gen anfallenden Kosten (W, ,+W,,) bestimmt und das Minimum fiir den bisherigen

Gesamtzyklus berechnet.

Simulationsergebnisse

Bild 6-11 (a) zeigt die diskretisierte Steuertrajektorie der StellgroBBen bei dynamischer
Optimierung, Bild 6-11 (b) die entsprechenden Wirkungsgrade.

scaled 1];'19 (n)

(a) 1 r-qm-‘ 2400 17 (b)
£
20005 |
i
= 16008 2 = i
5 AR i
= 20051 § 3 g
=1 c o —_— —
« O o - ] [1]
e 800 E GCJ 3 VY’\ 8
= 'gn
o [0}
400 §
c
(]
0 7 - 0
00 10 20 38 . 0 10 20 38

time (s) time (s)

Bild 6-11: (a) Dynamisch optimierte StellgroBBen (b) Dynamisch optimierte Wirkungsgrade
im Fahrantrieb mit Bertlicksichtigung der Arbeitshydraulik
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

6.4 Vergleich

Ein Vergleich der drei berechneten Betriebsfithrungen kann anhand der mittels Kos-
tenfunktion bestimmten Kosten entlang der Zykluszeit durchgefiihrt werden. Die ent-
sprechenden Verlaufe der integrierten Kosten sind in Bild 6-12 gegeniibergestellt.

17\ @ cost*(ctrl,) = 2,258 kJ
cost*(ctrl,,) =1,826 kJ

) cost*(ctrl,,,) =1,813 kJ \|
o, | (100%) '\ \
o AY \
¢ 0 10 20 30
time (s)

Bild 6-12: Kostenverldufe der Referenz-, quasistationdren und dynamisch
berechneten Betriebsfiihrung

Zusammenfassung und Bewertung

Die Kosten fiir die quasistationidr sowie dynamisch berechneten Betriebsfiihrungen
liegen deutlich unter denen der Referenzbetriebsfithrung. Der Grund hierfiir ist, dass
eine zyklusspezifische Optimierung, die zu den Steuertrajektorien fiir die einzelnen
StellgroBen fiihrt, eine fiir den Gesamtzyklus wirkungsgradoptimale Konfigurations-
folge ermdglicht. Die Arbeit belegt damit, dass der vorgestellte Optimierungsansatz
zu einer Erhdhung des Gesamtwirkungsgrads und einer Reduktion des zyklusspezifi-
schen Kraftstoffverbrauchs fiihren kann.

Die dynamische Betriebsfithrung weist im Vergleich zur quasistationdren im vorge-
tellten Beispiel nur marginale Effizienzvorteile auf. Der Grund hierfiir liegt in den
geringen Verstellenergien des Typs 1 und den hohen Energieriickfliissen des Typs 2
bei der Verstellung einer hydrostatischen Einheit (Anmerkung: Die gezogenen Bi-
lanzgrenzen zur Kostenberechnung beriicksichtigen bisher nicht die permanent auftre-
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6 Verifikation des methodischen Ansatzes

tenden Verluste, die sich aufgrund einer hydrostatischen Verstellung im Steuerkreis
ergeben). Deshalb ist die Amortisationsdauer kleiner als die gemil3 des definierten
PT2-Verlaufs angenommene Einschwingzeit der VerstellgroBe. Eine Verstellung in
einen wirkungsgradbesseren Zielbetriebspunkt fiihrt folglich unmittelbar zu einem zu
erwirtschaftenden Nutzen. Weitere Arbeiten werden zeigen miissen, ob die Integration
tragerer Systeme mit hohen Verstellkosten des Typs 1 (wie der Dieselmotor, vgl. Ka-
pitel 3) zu einem deutlicheren Effizienzvorteil der dynamischen Betriebsfithrung fiih-
ren kann.

133



7 Zusammenfassung und Ausblick

7 Zusammenfassung und Ausblick

Die vorliegende Arbeit beschreibt die Vorgehensweise zur Modellbildung des Primaér-
energielieferanten Dieselmotor. Im Fokus stehen das transiente Drehzahl- sowie
Verbrauchsverhalten. Die wesentlichen Komponenten der zu betrachtenden Steuerket-
ten innerhalb mobiler Arbeitsmaschinen sind im Hinblick auf ihre Rolle im Gesamt-
maschinenmanagement untersucht worden und dienen damit als Basis fiir eine Be-
riicksichtigung in den vorgestellten Optimierungsansédtzen. Die Optimierungsstrate-
gien erlauben die Einbringung weiterer Komponenten oder Teilsysteme und damit die
Integration weiterer verschiedener, hierarchisch untergeordneter Regelmechanismen.
So besteht beispielsweise die Moglichkeit, die deutlich hoherdynamischen Hydrosta-
tenverstellungen mit deren Auswirkungen auf das Fahr- sowie das Verbrauchsverhal-
ten in die Entwicklung neuer Betriebsfiihrungsansitze zu integrieren. Die normative
Festlegung der fiir diese Thematik verwendeten Begrifflichkeiten sorgt fiir {ibergrei-
fende Transparenz der beschriebenen Optimierungsansétze und beriicksichtigt wesent-
liche Ausarbeitungen auf diesem Gebiet.

Zur Hoherqualifizierung des vorgestellten Ansatzes zur Abbildung des Dieselmotors
ist bei der Modellbildung fiir den Primérenergielieferanten die Moglichkeit zu unter-
suchen, das Steuergerite- und Abgasturboladermodell weiter zu detaillieren und Peri-
pherieaggregate einzubeziehen. Aullerdem sollte die Moglichkeit untersucht werden,
mit dem Motormodell erstellte stationdre Kennfelder in der Form zu skalieren, dass
sie bei hoher Abstraktion das Verbrauchsverhalten anderer Motortypen abbilden kon-

nemn.

Dariiber hinaus kann ein Abgasmodell fiir den Nachweis eines 6kologischen Betriebs
der mobilen Arbeitsmaschine einbezogen werden, was auch im Hinblick auf die ver-

scharften Emissionsvorschriften von zunehmendem Interesse sein wird.

In der Simulationstechnik ist erhebliches Entwicklungspotenzial bei der Weiterent-
wicklung einer objektiven Validierungsmethode flir Simulationsmodelle identifiziert
worden. Beispielsweise sind Fehler in der Messkette zu berticksichtigen, um dem An-
spruch einer Einstufung des Simulationsmodells in die gewiinschte Genauigkeitsklas-

se gerecht zu werden.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

Die Weiterentwicklung eines Gesamtmaschinenmanagements nach dem vorgestellten
Ansatz der dynamischen Betriebsstrategie erfordert die Bereitstellung eines geeigne-
ten Pradiktormoduls. Zwei Funktionen sind hierbei von primidrem Interesse: Erstens
miissen aus dem Pradiktor bisher unbekannten Belastungs- und Fahrsituationen Mus-
ter gewonnen und zur weiteren Nutzung in Form einer Wissensdatenbank zur Verfii-
gung gestellt werden. Zweitens soll das Modul auf Basis von Sensordaten der Ma-
schine die aktuelle Fahrsituation friihzeitig einem der bereits erfassten Muster zuord-
nen, um dann das gesamte Belastungsprofil des Musters als wahrscheinlichkeitsge-
wichteten pridizierten Horizont fiir die Optimierung nutzen zu kénnen. Ergidnzend
hierzu sind weitere Untersuchungen erforderlich, um den Nutzen und die Umsetzbar-
keit des Amortisationsdauer- sowie des Kapitalwertkritertums der dynamischen Be-

triebsstrategie anhand einer Beispielmaschine zu validieren.

Bei konsequenter Fortfiilhrung der vorliegenden Arbeit kann ein umfassendes multi-
funktionales ,.knowledge-based*“ Optimierungssystem flir mobile Arbeitsmaschinen
entstehen. Die Vision ist die Entwicklung eines lernfdhigen Gesamtmaschinenmana-
gements, das selbstoptimierend, selbstkonfigurierend und ausfallresistent auf verén-
derliche eintretende Fahrsituationen reagiert, die Effizienz der Maschine erhoht und
den Bediener entlastet.
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Anhang

A Anhang — Dynamisches Dieselmotormodell

A.1 Zustandsdifferentialgleichungen (Z-DGL) der Regelstrecke
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Anhang

* D)

CA0O) e 25050) o5 (0)
do(1) J1= 22 sin? (x,(1))

D(t)

A.2 Vektorform der Z-DGL der Regelstrecke

X, 0 0
a,(x) —1/J = | 22(%)
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mit den nichtlinearen Funktionen b;.
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Anhang

A.3 Parameteroptimierung mit PSO: UML-Sequenzdiagramm

StartPSO.m ___J

CreateEntity(...)

Population.pso(...)

® .

Population Entity EngineModel
CreatePopulation(.. ) :
. >
. [loop[1,m] J

Loop[1.nrGen] Population.update(...)

loop[1,m] EnLity.updaLe(..i.)
i fitness fitness

é‘ save(...) L. save(...)

- m:= Anzahl der Entities einer Population
- nrGen:= Anzahl der Generationen (lterationen)
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A.4 Parameteroptimierung mit PSO: Exemplarischer Codeauszug

Contents
% Estimate parameters in engine-model by using optimization algorithm (PSO)

o\°

o\

SYNTAX: no function use, start by pressing run-button

o

o

INPUTS: - measurement data (set path to according directories)
- engine model parameters (set path to according directories)

o\°

o\°

% OUTPUTS: - result file (auto-save)

% AUTHOR: blie, mue, yu MOBIMA, Karlsruhe Institute of Technology (KIT)
% DATE: 2010-07

% VERSION: 2.0

% CHANGES: - structural adaption

o

Load measurement
load 070227 011 mod PSO.mat

Load default model params
load parDEUTZBF6M1013EC.mat

Initialize algorithm

Q

% algorithm data

nrent = 2; % number of entities
bounds = [9e-8,5e-7;9e-8,7e-7;1e-9,2e-8;0.8,1.2]; % bounds params
mutation = 0.1; % mutation ratio
inertia = 0.3*ones (length (bounds(:,1)),1); % inertia of params
maxspeed = 0.3; % speed limits

speed = zeros (length (bounds(:,1)),1); % start speed

func = 'Func_Engine PSO'; % name obj. function
name = '4Par Pop'; % name population
dir = 'ResDir'; % save directory

Create problem instance
pop=population (nrent,bounds,mutation, inertia, maxspeed, speed, func,name,dir) ;

Elapsed time is 53.493564 seconds.

entity updated:

Parameter: [ 1.8626e-007 3.0543e-007 1.6603e-008 0.80616]
Fitness: 2347578631.1444

Elapsed time is 54.820051 seconds.

entity updated:

Parameter: [ 1.0764e-007 1.9308e-007 1.3333e-008 1.0927]
Fitness: 3735028980.1675

population initialized successfully.

Excecute optimization
nrGen =2; number generations
savelnt =1; % save interval

o
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pop.pso (nrGen, savelInt); % Continue later runs:
% 1. Load one generation of one population to WS
2. Recall pop.pso

Elapsed time is 54.238353 seconds.

entity updated:

Parameter: [ 3.9532e-007 4.7163e-007 9.1551e-009 1.0034]
Fitness: 3144272752.0026

Elapsed time is 54.953324 seconds.

entity updated:

Parameter: [ 2.4523e-007 1.853e-007 2.4151e-009 1.1377]
Fitness: 3600142079.3089

******************POPULATION******************

No. Parameters: 4

No. Generation: 2

-- —-—- BEST ENTITY -- --

Parameter: [ 1.8626e-007 3.0543e-007 1.6603e-008 0.80616]
Fitness: 2347578631.1444
*******************END__END*******************
Generation 2 done.

Elapsed time is 53.745812 seconds.

entity updated:

Parameter: [ 2.6864e-007 6.4198e-007 8.7657e-009 0.8887]
Fitness: 1196365673.2784

Elapsed time is 53.653102 seconds.

entity updated:

Parameter: [ 2.9822e-007 6.566e-007 9.7181e-009 0.99556]
Fitness: 3033295154.0282

******************POPULATION******************

No. Parameters: 4

No. Generation: 3

-—- —-—- BEST ENTITY —-- —--

Parameter: [ 1.8626e-007 3.0543e-007 1.6603e-008 0.80616]
Fitness: 2347578631.1444
*******************END__END*******************
Generation 3 done.

No. Parameters: 4

No. Generation: 3

-— —-— BEST ENTITY -- -—-

Parameter: [ 2.6864e-007 6.4198e-007 8.7657e-009 0.8887]
Fitness: 1196365673.2784

Results saved to: ResDir\pso 20100726T2335014Par Pop\
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B Anhang - Gesamtmaschinenmanagement

B.1 Amortisationsdauerkriterium — Herleitung
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