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CVT HILS における変速過渡モデルの開発
Development of Transient State Model for CVT HILS

ABSTRACT

HILS has been introduced to the CVT ECU
development process in an attempt to increase efficiency.
To create HILS, it was necessary to develop a CVT
HILS model capable of simulating transient states in a
CVT shift mechanism, including a hydraulic control
system. The calculation burden of the model was
required to be low enough to enable real-time simulation.
The aim of this project was to develop an experimental
model capable of calculating the transient characteristics
of the pulley ratio on the basis of pulley ratio, the torque
input to the pulley, and the speed of revolution of the
pulley; in order to enable simulation of transient states,
in particular in kick-down shift. Given the high
calculation load of the hydraulic control system model,
test data was employed to enable the higher order
simultaneous equation model to be replaced by a lower
order transfer function model. The newly developed
HILS has been successfully introduced to the
development process for CVT ECU, resulting in a 30%
reduction in the number of procedures required for
verification of functioning and setting parameters for
programs.
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要　　旨

CVT の ECU 開発にあたり，その開発効率向上を目的と

してHILSの導入を試みた．HILSを実現するためには，油

圧制御系を含むCVTの変速機構において変速過渡状態がシ

ミュレーション可能な CVT HILS モデルを開発する必要が

あった．さらにそのモデルは，リアルタイムシミュレーショ

ン可能な演算負荷であることが必要であった．今回，変速過

渡状態，特に，キックダウン変速をシミュレーション可能と

するために，プーリレシオ，プーリへの入力トルク，プーリ

回転速度に基づいてプーリレシオの過渡特性を演算する実

験式モデルとした．さらに演算負荷が大きい油圧制御系モ

デルを高次な連立方程式モデルから，実験データに基づき

低次な伝達関数モデルとした．その結果，HILS を CVT の

ECU 開発へ導入することに成功し，導入前に対して ECU

の動作検証と設定の作業時間を約 30％削減した．

１．はじめに

ATの ECU開発においては，その開発効率向上を目的と

して，Hardware In the Loop Simulation（HILS）と呼ばれる

ECU開発支援技術がすでに導入され，その効果が報告され

ている（１）．本開発で，CVT の ECU 開発に HILS を導入を

試みる．ここで，導入するシステム全体を CVT HILS シス

テムとし，CVT HILSシステムを動かすためのCVTモデル

を CVT HILS モデルとする．

CVT HILS システムを導入した CVT の ECU 開発フロー

では，CVT制御プログラムや電気回路に変更を施したECU

を実車へ搭載する前に，CVT HILSシステムを用いて動作検

証とプログラムの設定をおこなう．そのためには，実車テス

トの置換が可能な演算精度を有する CVT HILS システムが

必要であり，CVTの変速過渡状態をシミュレーション可能

なCVT HILSモデルの開発が必要となった．しかしながら，

油圧制御系を含むモデルは演算負荷が莫大となり（１），既存

のDigital Signal Processor（DSP）では演算精度を確保したリ

アルタイムシミュレーションをおこなうことができなかっ

た．また，CVT変速機構において，変速過渡状態をシミュ

レーションした報告例（２）があるが，特にキックダウン変速

等の急峻な変速におけるプーリレシオの時間的変化割合を

演算するにあたり，報告例によるプーリレシオに対する係

数のみでは，車速やエンジン出力の条件の違いにおいて，十
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分な演算精度を確保することができなかった．そのため，

プーリへの入力トルクやプーリ回転速度に対する係数を取

得する必要があった．

今回，リアルタイムシミュレーションを可能としながら，

演算精度を確保した CVT HILS モデルを開発したので，そ

の内容を報告する．

２．CVT HILS システム構成
　

CVT HILS システムは，Fig. 1 に示すように，ホストコ

ンピュータ，DSPシステム，インタフェースボックス，リ

レーボックス，および CVT 制御用 ECU の五つの要素か
ら構成した．

ホストコンピュータは，DSPシステムへのモデルダウン

ロードとシミュレーション情報の設定，シミュレーション

結果の表示および解析をおこなう．

DSPシステムは，モデル演算及びI/O処理用のCPUと，

信号処理用ボードを搭載し，リアルタイムシミュレーショ

ンを実行する．CVT HILSではマルチレートモデル化技術を

採用し，演算周期を最小 200 μsec から最大１ msec として

いる．

インタフェースボックスは，DSPシステム端の入出力信

号と ECU 端の実車相当信号との電気的結合に必要な信号

処理をおこない，さらにリレーボックスにおいて，電気回路

のショートおよび断線状態を作り出す．

CVT制御用ECUは，DSPからの出力信号をインタフェー

スボックス，リレーボックスを経由して入力され，CVTの

変速制御を 10 msec 周期で実行し，その結果をリレーボッ

クス，インタフェースボックスを経由してDSPへ出力する．

３．CVT HILS モデル
　

3.1. CVT HILS モデル構成

２章で述べた DSP システムにダウンロードされる CVT

HILS モデルは，Fig. 1の点線部に示すように，大きく三つ

のモデルから構成した．

（１）エンジン，CVT，車体を含めた，トルク伝達系モデル

（２）変速をつかさどる二つのプーリピストン圧を出力する，

油圧制御系モデル

（３）油圧制御系モデルから出力されるプーリピストン圧に

対しプーリの変速をおこなうプーリレシオ演算モデル

以下に三つのモデルの詳細について述べる．

3.2. トルク伝達系モデル

Fig. 2 に示すトルク伝達系モデルでは，ドライブプーリ

に直結したインプットシャフトに入力されたエンジントル

クは，金属ベルトを経てドリブンプーリへ伝達される．さら

に発進クラッチを介し，ファイナルギアを経て，ドライブ

シャフトにトルクが伝達される（５）．そのトルク伝達および，

各シャフト回転速度特性は，ルンゲクッタ法に代表される

一般的な数値積分法により解くことができる（１）．その数学

モデルを以下に示す．

Input shaft TE － TDR=IDR･(dωDR /dt ) （１）

Pulley belt set TDR･i = TDN （２）

Driven pulley shaft TDN－TCL = IDN･(dωDN /dt ) （３）
Start clutch TCL =μ･ｎ･ｒ･(PCL･ACL－F )（４）
Final gear TCL･GRF = TDS （５）

Drive shaft TDS－ TLOSS = IV･(dωV /dt ) （６）
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Fig. 2   Torque transfer model

Engine

IDR

IV

IDN

Drive pulley

Pulley belt set

Start clutch set

Final gear

Drive shaft

V

DN

DR

TE TDR

TDN TCL

TDS

Input shaft

Driven pulley shaft

Steel belt

Driven pulley

TLOSS



－67－

CVT HILS における変速過渡モデルの開発

Nomenclature

I : Inertia

i : Pulley ratio ( i = ωDR /ωDN )
GR : Gear ratio
ω : Speed

T : Torque

μ : Clutch disk friction coefficient

n : Number of clutch disks

r : Clutch disk effective radius

P : Hydraulic clutch pressure

A : Hydraulic clutch piston bearing area

F : Clutch return spring load

Subscripts

E : Engine

DR : Drive pulley set(Pulley input)

DN : Driven pulley set(Pulley output)

CL : Start clutch

F : Final gear

V : Body

LOSS : Running resistance

3.3. 油圧制御系モデル

CVT 油圧制御系は Fig. 3 に示すように，ライン圧制御

部と，ドライブとドリブンのプーリピストン圧コントロー

ル部より構成されている（５）．

ライン圧制御部ではオイルポンプによって発生した供給

圧が，レギュレータバルブを介してライン圧に調圧される．

また，プーリピストン圧コントロール部では電子制御部で

ある ECU からの制御電流によって制御されるリニアソレ

ノイドとプーリコントロールバルブによって，ライン圧を

減圧し，各プーリピストン圧を制御する．

油圧制御系モデル開発にあたって，二つの課題があった．

一つ目は，変速過渡において，ECUの油圧指令値に対す

るプーリピストン圧の応答遅れの発生メカニズムが不明確

であること．

二つ目は，変速過渡において，油圧制御系モデルは演算

負荷が大きい高次なものとなってしまうことである．

Fig. 4 に，40 km/h 定速度状態からアクセルペダルを急

激に踏み込んだ変速状態（キックダウン変速）の実車計測結

果を示す．Fig. 4の斜線部に示すように，各プーリピストン

圧は，ECU油圧指令値に対して大きな応答遅れがあること

がわかる．

モデル化にあたって，この要因を解析するために，Fig. 5

に示す実車を用いた装置により実験をおこなった．

この実験では汎用 ECU を用いてプーリピストン圧の油

圧制御指令値をパターン化して設計した．ドリブン側の油

圧制御指令値は規定エンジン回転速度においてステップ状

に増圧させるようにプログラミングした．一方ドライブ側

の油圧制御指令値は固定値を出力するようにした．その汎

用 ECU を実車搭載して異なるエンジン回転速度における

ライン圧，プーリピストン圧，エンジン回転速度，プーリレ

シオを計測した．Fig. 6 はエンジン回転速度が 1 000 rpm，

Fig. 7 は 2 500 rpm にて計測した結果である．
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二つの結果においてプーリレシオが変化している状態，

１ sec から２ sec の間に着目した．

グラフの一段目において，ピストンに油が流入するドリ

ブンプーリピストン圧は油圧制御指令値に対して減圧して

いることがわかる．グラフのニ段目において，プーリピスト

ンから油が排出されるドライブプーリピストン圧は油圧制

御指令値に対して逆に増圧していることがわかる．油の流

入出に対する圧力変化の要因としては，プーリピストン自

体の体積変化が影響していることが知られている（２）．

体積変化の影響に加えて，オイルポンプの油の供給能力

の影響を考慮する．これは，グラフの一段目において，Fig.

6 のエンジン回転速度が 1 000 rpm の時は，Fig. 7 の 2 500

rpm の時に比べてレシオの変化が緩やかであるためプーリ

ピストンの体積変化の影響が少ないにもかかわらず，ドリ

ブンプーリピストン圧が油圧制御指令値に対してより大き

く減圧しており，かつライン圧とドリブンプーリピストン

圧が等しくなっていることから体積変化以外の影響がある

と考えられるからである．そこで，この影響はオイルポンプ

の油の供給能力がステップ状に増圧する油圧制御指令値へ

の追従能力以下であることによると考えた．

以上の考察をもとに油圧制御系モデルを構築した．その

モデルを Fig. 8 に示す．油圧制御系モデルでは流体力学で

一般的な油の慣性（３）を考慮した油圧応答項と，プーリピス

トン自体の体積変化を考慮した体積変化項に加えてオイル

ポンプの油の供給能力を考慮したオイルポンプ供給項から

構成した．これらの項によってプーリピストン圧が決定さ

れるが，CVT変速状態によって計算方式を切り替えるよう

にモデル化した．すなわち，ゆっくりとした変速状態では油

圧応答項と体積変化項によってプーリピストン圧を決定し，

キックダウン変速時のように早い変速状態で，オイルポン

プ供給項によるプーリピストン圧が，体積変化項と油圧応

答項の和によるプーリピストン圧を下回った際に，オイル

ポンプ供給項を選択する．

次に三つの項のモデル作成手法の詳細について述べる．

一つ目の油圧応答項は，プーリピストンの体積変化がな

い状態における油の慣性の影響による圧力損失を演算する

モデルである．モデル作成にあたっては，実車試験による同

定手法を採用した．具体的には油の慣性の影響を同定する

ために，油圧制御指令値に対するプーリピストン圧の関係

を周波数解析した．その結果，二次遅れ伝達関数で近似でき

ることがわかった．式（７）にその伝達関数を示す．

Ts2+   s + 1

1
（７）

ここに， はモデルパラメータ，Tは時定数を示す．
また，Fig. 9 に同一の油圧制御指令値における，伝達関

数によるプーリピストン圧計算結果と実車試験結果を示す．

二つの結果はよい一致を示しており，油圧応答項の妥当性

が検証できた．
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二つ目の体積変化項は，プーリピストンの体積変化によ

る油の流入出に対する圧力変化を演算するモデルである．

モデル作成にあたっては，上記より，油圧応答項が二次遅れ

伝達関数で近似できることと，コントロールバルブからの

油の流量（Qv）とプーリピストン圧の関係を示す連続の式が
一次の関数となること（２）から Fig. 10 に示すように，プー

リコントロールバルブにおけるコントロール力（Fv）と Qv
の関係を一次遅れに線形近似できると考えた．

Fig. 10 のモデルをモデルパラメータαと時定数 T で整
理すると Fig. 11 のモデルとなる．

Fig. 11に示すモデルにおいて，体積変化項は式（８）に示

す二次の伝達関数としてモデリングできる．

Ts2+   s + 1

Ts2+ s
（８）

ここで，体積変化項のモデルを，エンジン回転速度が大

きいためにオイルポンプの油の供給能力が高い Fig. 7 と同

様な条件において，実車試験とシミュレーションによりそ

の妥当性を検証した．なおシミュレーション入力パラメー

タであるプーリレシオの時系列特性は，油圧制御系モデル

単体の検証をおこなうため，実車試験結果を代用した．Fig.

12にそのシミュレーション結果と実車試験結果を示す．二

つの結果がよい一致を示したことから，体積変化項の妥当

性が検証できた．

三つ目のオイルポンプ供給項は，オイルポンプ供給能力

である吐出量と油圧制御指令値に対するプーリピストンの

体積変化量の差によって決定される．吐出量が，体積変化量

以下の場合においてプーリピストン圧は油圧制御指令値に

追従することができない．そのような場合にオイルポンプ

供給項によりプーリピストン圧が決定されるようにモデリ

ングをおこなった．そのモデルを Fig. 13 に示す．
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V : Pulley piston volume
AP : Area of pulley receiving pressure
AFB: Area of pressure circuit feedback
KIF : Current-electromagnetic power gain
K1 : Spool operation power-flowing quantity gain
T : Spool operation power-flowing quantity time constant
K : Modulus of elasticity of volume
Fv : Spool operation power for pulley control valve
Qv : Quantity of flow through pulley control valve
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ここで，オイルポンプ供給項のモデルを，エンジン回転

速度が小さいためにオイルポンプの油の供給能力が低い

Fig. 6と同様な条件において，実車試験とシミュレーション

によりその妥当性を検証した．なおプーリレシオの時系列

特性は，体積変化項の妥当性を検証したときと同様に，実車

試験結果を代用した．Fig. 14にシミュレーション結果と実

車試験結果を示す．二つの結果がよい一致を示したことか

ら，オイルポンプ供給項の妥当性が検証できた．

以上より三つの項，すなわち油圧応答項，体積変化項，オ

イルポンプ供給項の妥当性が検証でき，油圧制御系モデル

として採用した．

3.4. プーリレシオ演算モデル

CVT 変速機構は Fig. 3 に示すように，ドライブプーリ

およびドリブンプーリによって金属ベルトをクランプした

構造であり，クランプする力はプーリピストン圧と遠心油

圧およびプーリピストンに組み込まれたスプリングによっ

て発生する力の合計となる（４） ．この金属ベルトがクランプ

される力の合計を軸推力と呼び，ドリブン側に対するドラ

イブ側の軸推力の比を軸推力比と呼ぶ．また金属ベルトと

プーリ間に滑りを発生せることなく伝達できる最大トルク

に対するプーリへの入力トルクの比をトルク比と呼ぶ（５）．

CVTのプーリレシオ演算手法はこれまでいくつか紹介さ

れている（２），（５）．紹介例によればプーリレシオは，プーリレ

シオが変化せずにバランスする条件を演算する定常部と，

プーリレシオのバランス状態が崩れてプーリレシオ変化が

生じるときのプーリレシオの時間的変化割合を演算する過

渡部の二つで構成される．以下に定常部と過渡部の詳細を

示す．

定常部において，CVTのプーリレシオが変化せずにバラ

ンスする軸推力比は，実験により，トルク比とプーリレシオ

に対して一義的に定めることができる．プーリピストン圧

とプーリ回転速度とプーリへの入力トルクを入力として，

プーリレシオがバランスする条件からの軸推力のずれ量が

演算される．このずれ量を変速推力と呼び，変速推力によ

り，次のバランス状態までプーリレシオは変化する．

過渡部において，変速推力によるプーリレシオの時間的

変化割合を決める係数を演算するが，係数を演算する引数

として，プーリレシオに対する係数があることは知られて

いる（２）．しかし，特にキックダウン変速等の急峻な変速過

渡状態の実車解析をおこなうなかで，プーリレシオに対す

る係数のみでは，プーリレシオの時間的変化割合を高精度

に演算することができなかった．その原因としてはプーリ

への入力トルクに対するプーリと金属ベルト間の摩擦力の

変化とプーリ回転速度に対する金属ベルトへの遠心荷重の

変化が影響するものと考えた．Fig. 15にプーリレシオ演算

モデルを示す．
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Fig. 15   Pulley ratio calculation model
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CVT HILS における変速過渡モデルの開発

この仮定を検証するために，実車において Fig. 16 に示

すような，プーリへの入力トルク計測装置を作成し，プーリ

への入力トルクを計測した．プーリへの入力トルク計測装

置は，ダンピング要素となるフリクション板と充填グリス

を取り除き入力側と出力側に回転パルス計測用の溝を付け

たフライホイールを準備し，入力側と出力側の回転パルス
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Fig. 17   Newly developed factor for pulley input torque

Fig. 16   Schematic drawing of test equipment

Fig. 18   Newly developed factor for pulley input speed

の位相差を計測する．この位相差からトーショナルアング

ルコンバータを用いてフライホイールの捻れ角度を計測し，

あらかじめ計測しておいたフライホイールの捻れ角とトル

クの特性よりトルクに換算する．この計測により，キックダ

ウン変速等の急峻な変速過渡状態におけるプーリレシオの

時間的変化割合を演算するための係数を取得した．

計測の結果をFig. 17とFig. 18に示す．Fig. 17は，プー

リへの入力トルクに対する係数，Fig. 18はプーリ回転速度

に対する係数をプロットしたものである．ここで，縦軸であ

る係数とは，前述したプーリレシオの時間的変化割合に対

して積算する係数であり１より大きければプーリレシオの

時間的変化割合が大きく，１より小さい場合は時間的変化

割合が小さくなることを示す．つまりプーリへの入力トル

クに関しては，入力トルクが大きくなるとプーリレシオの

時間的変化割合が大きくなること，プーリ回転速度に関し

ては，プーリ回転速度が大きくなるとプーリレシオの時間

的変化割合が小さくなることを示しており，仮定が正しい

ことが検証できた．

3.5. CVT HILS モデル精度結果

以上の三つのモデル，すなわちトルク伝達モデル，油圧

制御系モデル，プーリレシオ演算モデルによって構成され

た CVT HILS モデル（Fig. 1）のシミュレーション結果と実

車計測結果を Fig. 19 に示す．

プーリピストン圧，プーリレシオの時間的変化において，

実車計測結果とシミュレーション結果がよい一致を示して

おり，実車テストの置換が可能な演算精度でCVTの変速過

渡状態のシミュレーションが可能となった．また，今回開発

した油圧制御系モデルとプーリレシオ演算モデルを用いる

ことにより，既存のDSPの演算処理においてアルタイムシ

ミュレーション可能な演算負荷である CVT HILS モデルと

することができた．

Fig. 19   Simulation results

P
ul

le
y 

ra
tio

40 km/h Kick-down

P
ul

le
y 

pi
st

on
 p

re
ss

ur
e 

(M
P

a)

0.5 1.51.0

Pulley piston
pressure (drive) 

Pulley piston
pressure (driven)

Pulley ratio

Time (s)

4

2

0

Simulation
Actual data

1.5

1.0

0.5

0.0



Honda   R&D   Technical   Review Vol.17  No.1 (April 2005)

－72－

五月女 浩 伊 藤 　 令

依 田 　 公

■著　者■

萩 原 顕 治

４．適用効果

CVT 制御プログラムを新規に製作した ECU の初期動作

検証と初期設定に，今回開発したHILSを適用した場合と，

従来の実車を用いた場合の，作業時間を比較した．

HILS を用いた場合，HILS の準備時間として対象とする

実車の設計諸元のモデルへの組み込み，ECU とインタ

フェースボックスとの接続などに１日間必要であったが，

実車を用いた動作検証と設定作業の同一作業を CVT HILS

により机上で実行した場合は，準備時間を含めても約30％

の削減が可能となった．

５．まとめ

（１）既存のDSPを用いたリアルタイムシミュレーションを

実現するために，演算負荷が大きい油圧制御系モデル

を，高次な連立方程式モデルから，実験データに基づ

き低次な伝達関数モデルとした．その結果，演算負荷

が既存の DSP の処理能力を越えることのない CVT

HILS モデルとすることができた．

（２）プーリレシオ，プーリへの入力トルク，プーリ回転速

度に基づいてプーリレシオの過渡特性を演算する実験

式を導入することにより，CVT の変速過渡状態がシ

ミュレーション可能な CVT HILS モデルとすることが

できた．

（３）CVT HILS モデルの開発により，実車テストをおこな

う前に HILS を用いて新しい ECU の動作検証と設定

をおこなうことができ，HILS導入前に対して初期動作

検証と初期設定の作業時間を約 30％削減した．
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