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Kurzfassung
Plug-in-hybrid-elektrische Fahrzeuge kombinieren einen emissionsarmen Fahrbe-
trieb mit den Vorteilen konventionell angetriebener Fahrzeuge hinsichtlich der
Reichweite und Betankung. Ausschlaggebend für die Kraftstoffsparsamkeit sol-
cher Fahrzeuge ist unter anderem die Konfiguration von Getriebe, Verbrennungs-
und Elektromotor im Antriebsstrang. Antriebsstrangkonfigurationen mit Multi-
Mode-Getriebe ermöglichen die Umschaltung zwischen verschiedenen Kopplungen
von Verbrennungs- und Elektromotor, wodurch sich gegenüber einer festen Kopp-
lung zusätzliche Kraftstoffeinsparungen erzielen lassen. Diese Arbeit beschreibt ei-
ne Systematik zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben und
der dazugehörigen Steuer- und Regelalgorithmen. Grundlage hierfür ist ein Ansatz
zur Antriebsstrang- und Getriebemodellierung, bei dem sich der Detaillierungsgrad
der Modelle an die jeweiligen Entwicklungsaufgaben anpassen lässt. Die Systema-
tik wird zur Entwicklung eines Funktionskonzepts angewendet, das als Basis für
die konstruktive Entwicklung eines neuen Multi-Mode-Getriebes dient. Für das
hieraus resultierende Getriebe werden entsprechende Steuer- und Regelalgorith-
men sowie eine übergeordnete Betriebsstrategie zur Gang- und Betriebsmodus-
auswahl entwickelt. Darüber hinaus erfolgt eine modellgestützte Bewertung des
potenziellen Kraftstoffverbrauchs, bei der Wirkungsgradmessungen eines entspre-
chenden Getriebeprototyps berücksichtigt werden.

Abstract
Plug-in hybrid electric vehicles combine low-emission driving with the advantages
of conventional powered vehicles in terms of operating range and refueling time.
Decisive for the fuel economy of such vehicles is the configuration of the transmis-
sion, the internal combustion engine and the electric motor within the powertrain.
Powertrain configurations with multimode transmissions can switch between va-
rious couplings of the engine and electric motor, enabling additional fuel savings
compared to a fixed coupling. This thesis describes a systematic approach for
the model-based development of multimode transmissions and the corresponding
control algorithms. It is based on a modelling approach for powertrains and trans-
missions, while the model’s level of detail can be adapted to various development
tasks. The overall approach is used to develop a functional concept that provides
the basis for the design of a new multimode transmission. For this transmission the
necessary control algorithms and an operating strategy for selecting the gear and
operating mode are developed. Furthermore, a model-based evaluation of the po-
tential fuel consumption is carried out, taken into account efficiency measurements
obtained from a corresponding transmission prototype.
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1 Einleitung

Die gesetzlich vorgeschriebenen Maßnahmen zum Klimaschutz verpflichten Auto-
mobilhersteller zur Reduzierung der Emissionswerte ihrer Fahrzeugflotten. Dabei
sieht die von der Europäische Union verabschiedete Verordnung zur Verminde-
rung der CO2-Emissionen von Personenkraftwagen ab dem Jahr 2020 einen durch-
schnittlichen CO2-Austoß der europäischen Neuwagenflotte von 95 gCO2/km vor
sowie weitere Reduzierungen um 15 % und 37,5 % bis zum Jahr 2025 bzw. 2030 [43].
Um diese gesetzlich vorgeschriebenen Grenzwerte einzuhalten, setzen die Automo-
bilhersteller vermehrt auf die Elektrifizierung ihrer Fahrzeugflotten. So hat sich
in den vergangenen Jahren das Angebot von Elektro- und Hybridfahrzeugen auf
dem deutschen Markt mehr als verdreizehnfacht1. Darüber hinaus zeigen die Zulas-
sungszahlen des Kraftfahrtbundesamtes einen wachsenden Absatzmarkt für solche
Fahrzeuge. Auch wenn der aktuelle Anteil der Elektro- und Hybridfahrzeuge in
Deutschland nur ca. 4,7 % beträgt2, so ist im Jahr 2022 gegenüber dem Vorjahr
ein Anstieg der Anmeldezahlen von 100 % bei Elektro- und 66 % bei Hybridfahr-
zeugen (102 % bei Plug-in-Hybriden) zu verzeichnen [114].

Diese Entwicklungen wurden im Zuge des Nationalen Entwicklungsplans Elektro-
mobilität der Bundesregierung gefördert, dessen Ziel es ist, die Forschung und Ent-
wicklung sowie Marktvorbereitung und Markteinführung von Elektro- und Plug-
in-Hybridfahrzeugen voranzutreiben. Mit dieser Förderstrategie wollte die Bundes-
regierung bis zum Jahr 2020 eine Million Elektro- und Plug-in-Hybridfahrzeuge
auf Deutschlands Straßen bringen [148]. Allerdings wurde dieses Ziel verworfen,
da die lediglich 34.000 zugelassenen Elektrofahrzeuge zu Beginn 2017 keine rea-
listischen Aussichten auf Erreichung des gesetzten Ziels boten [31]. Dennoch wird
an dem Kernanliegen des Entwicklungsplans festgehalten und die Anschaffung
von Elektro- und Plug-in-Hybridfahrzeugen mit finanziellen Anreizen, wie z. B.
steuerlichen Vorteilen oder Bonuszahlungen für Neuanschaffungen, gefördert. Um
die von der Europäischen Union festgelegten Flottengrenzwerte einzuhalten, ist im

1Anzahl der von internationalen Herstellern auf dem deutschen Markt angebotenen Modelle und
Modellvarianten von Elektro- und Plug-in-Hybridfahrzeugen [20, 148, 173]: 29 in 2015, 45 in
2016, 77 in 2018, 102 in 2020 und 404 in 2022.

2Fahrzeugbestand in Deutschland zum 1. Januar 2022 [114]: Von insgesamt 48.540.878 Pkw sind
618.460 Elektrofahrzeuge und 1.669.051 Hybridfahrzeuge (565.956 Plug-in-Hybride).
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Jahr 2030 gemäß der Analyse in [149] ein Bestand von voraussichtlich 14 Millionen
Elektrofahrzeugen (ca. ein Viertel davon Plug-in-Hybridfahrzeuge) erforderlich.

Laut den aktuellen Zulassungszahlen2 wurden 2,7-mal mehr Hybridfahrzeuge als
Elektrofahrzeuge angeschafft. Dies liegt sowohl an der eingeschränkten Reichweite
und der vergleichsweise hohen Ladezeit von aktuell angebotenen Elektrofahrzeugen
als auch an der bisher unzureichend ausgebauten Ladeinfrastruktur. Hybridfahr-
zeuge hingehen, bieten hohe Reichweiten und können auf längeren Strecken kon-
ventionell aufgetankt werden. Darüber hinaus besitzen Plug-in-Hybridfahrzeuge
gegenüber konventionellen Hybridfahrzeugen einen größeren Batteriespeicher, der
am externen Stromnetz aufladbar ist und die Reichweite im elektrischen Fahrbe-
trieb deutlich erhöht. So lässt sich ein Kompromiss zwischen Elektro- und kon-
ventionellen Fahrzeugen erzielen, bei dem kürzere Strecken (z. B. Arbeitsweg) im
elektrischen Fahrbetrieb und längere Strecken im verbrennungsmotorischen Fahr-
betrieb zurückgelegt werden.

Ausschlaggebend für einen kraftstoffsparsamen Betrieb von Hybridfahrzeugen
sind die Antriebsstrangkomponenten und deren Kopplung sowie die Algorith-
men zur Steuerung und Regelung des Antriebsstrangs. Die grundlegenden Va-
rianten von Hybridfahrzeugen sind serielle, parallele und leistungsverzweigte An-
triebsstrangkonfiguration [88], wobei sich mit Multi-Mode-Getrieben mehrere die-
ser Konfigurationen kombinieren und während des Fahrbetriebs umschalten las-
sen – z. B. vom seriellen in den parallelen Betriebsmodus [67]. Auch mehr-
gängige Betriebsmodi sind möglich. Darüber hinaus dient der Elektromotor bei
Antriebssträngen mit Multi-Mode-Getriebe als Anfahrelement, sodass der Fahr-
zeugantrieb im niedrigen Geschwindigkeitsbereich ausschließlich mit dem Elek-
tromotor erfolgt und erst bei höheren Geschwindigkeiten und Fahrleistungen
der direkte verbrennungsmotorische Antrieb zum Tragen kommt. Dadurch benö-
tigt der Verbrennungsmotor keine Gänge mit hoher Übersetzung und der Ge-
triebeaufbau vereinfacht sich. Gegenüber konventionellen Automatikgetrieben er-
gibt sich so ein kompakteres und leichteres Getriebe, das zudem unterschiedli-
che Betriebsmodi bzw. Kopplungsmöglichkeiten von Verbrennungs- und Elektro-
motor ermöglicht und so zusätzliches Potenzial zur Kraftstoffeinsparung bietet.
Um dieses Potenzial auszuschöpfen, ist eine entsprechende Betriebsstrategie er-
forderlich, die unter Berücksichtigung der aktuellen Fahrsituation den optimalen
Betriebsmodus auswählt.

Ziel dieser Arbeit ist die modellgestützte Entwicklung eines Multi-Mode-
Getriebes für einen plug-in-hybrid-elektrischen Antriebsstrang inklusive der
entsprechenden Betriebsstrategie und Getriebesteuerung. Darüber hinaus soll in
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dieser Arbeit eine Systematik entwickelt und erprobt werden, mit der sich eine
solche Entwicklung umsetzen lässt. Unter Vorgabe grundlegender Fahrzeugspe-
zifikationen sowie der für den Betrieb vorgesehenen Antriebsstrangkomponenten
(Verbrennungsmotor, Elektroantrieb und Batteriespeicher) ermöglicht diese Sys-
tematik die Lösung der folgenden Entwicklungsaufgaben:

• Konzeptionelle Entwicklung eines Multi-Mode-Getriebes auf An-
triebsstrang-Systemebene
Die konzeptionelle Getriebeentwicklung umfasst die Festlegung der verfüg-
baren Betriebsmodi sowie die Auslegung der Ganganzahl und Getriebeüber-
setzungen auf Basis von Optimierungen und beinhaltet damit im Wesent-
lichen die Entwicklung eines Funktionskonzepts. Hauptkriterium hierbei ist
ein möglichst kraftstoffsparender Fahrbetrieb. Die Ergebnisse der konzep-
tionellen Getriebeentwicklung dienen als Grundlage zur konstruktiven Ent-
wicklung eines Getriebes im Rahmen der Getriebesynthese. Dieser Schritt
ist nicht Bestandteil dieser Arbeit.

• Entwicklung einer zugehörigen Antriebsstrangsteuerung
Die Antriebsstrangsteuerung umfasst eine übergeordnete Betriebsstrategie
zur Auswahl der Betriebsmodi und eine Getriebesteuerung zur Umsetzung
dieser Auswahl durch zugkraftunterbrechungsfreie Modi- und Gangumschal-
tungen.

• Bewertung eines Antriebsstrangs mit Multi-Mode-Getriebe
Die Bewertung umfasst modellgestützte Untersuchungen von Antriebssträn-
gen mit Multi-Mode-Getriebe hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs. Hier-
durch lassen sich Verbrauchsanalysen erstellen und andere Antriebsstränge
einer Neuentwicklung gegenüberstellen.

Der Aufbau dieser Arbeit orientiert sich an der Systematik zur modellgestütz-
ten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben. Zunächst erfolgt in Kapitel 2 eine
Übersicht über den aktuellen Stand der Wissenschaft und Technik hinsichtlich
der für die Systematik relevanten Grundlagen und Methoden, wobei abschlie-
ßend in Bezug hierzu die Aufgabenstellung dieser Arbeit formuliert wird. Bild 1.1
zeigt die Zuordnung der einzelnen Kapitel zu den Schritten der modellgestütz-
ten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben. In Kapitel 3 wird eine Methode zur
Antriebsstrang- und Getriebemodellierung beschrieben, mit der sich alle inner-
halb der Systematik erforderlichen Antriebsstrangmodelle entwickeln lassen. Im
Rahmen der konzeptionellen Getriebeentwicklung in Kapitel 4 wird eine auf Opti-
mierung basierende Methode zur Entwicklung von Funktionskonzepten für Multi-
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Bild 1.1: Kapiteleinteilung dieser Arbeit gemäß der Systematik zur modellgestützten
Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben.

Mode-Getriebe vorgestellt. Aus der Anwendung dieser Methode resultiert ein op-
timiertes Funktionskonzept, auf dessen Grundlage begleitend zu dieser Arbeit ein
konkretes Multi-Mode-Getriebe entwickelt und aufgebaut wurde. Für dieses neue
Getriebe erfolgt in Kapitel 5 die Entwicklung einer Antriebsstrangsteuerung und
in Kapitel 6 zwecks Bewertung eine modellgestützte Verbrauchsanalyse. Abschlie-
ßend wird diese Arbeit in Kapitel 7 zusammengefasst.



2 Stand der Wissenschaft und
Technik

Dieses Kapitel beinhaltet den aktuellen Stand von Wissenschaft und Technik be-
züglich der Grundlagen und Methoden, auf dem die modellgestützte Methodik zur
konzeptionellen Getriebeentwicklung mit Antriebsstrangsteuerung aufbaut. Zu-
nächst erfolgt in Kapitel 2.1 die Beschreibung und Einordnung klassischer Hy-
bridantriebsstränge und neuartiger Multi-Mode-Getriebe. Danach folgen in Kapi-
tel 2.2 die Bewertung des Kraftstoffverbrauchs bei Plug-in-Hybridfahrzeugen und
die Synthese von Fahrzyklen, die die Erzeugung eigener Fahrzyklen auf Basis von
Messungen ermöglicht. Kapitel 2.3 enthält die Grundlagen zur Antriebsstrangsi-
mulation sowie Angaben über den Funktionsumfang der zurzeit verfügbaren Soft-
waretools zur Antriebsstrang- und Getriebemodellierung. Des Weiteren werden
Methoden zur automatischen Modellerzeugung vorgestellt, die im Rahmen der
modellgestützten Entwicklungsmethodik als Grundlage zur Erzeugung von Getrie-
bemodellen dienen. Wesentlicher Bestandteil der konzeptionellen Getriebeentwick-
lung sind die Optimierungen von Antriebsstrangkonfigurationen und Betriebsstra-
tegien. Entsprechende Vorarbeiten werden in Kapitel 2.4 vorgestellt. Die für den
Fahrbetrieb erforderliche Antriebsstrangsteuerung umfasst unter anderem die Ge-
triebesteuerung zur zugkraftunterbrechungsfreien Umschaltung von Betriebsmodi
und Gängen. In Kapitel 2.5 werden die Grundlagen zu solchen Umschaltvorgängen
beschrieben. Abschließend wird in Kapitel 2.6 die Aufgabenstellung dieser Arbeit
formuliert und die Abgrenzung zum Stand der Wissenschaft und Technik kenntlich
gemacht.

2.1 Hybridelektrische Antriebsstränge

2.1.1 Grundlagen und Klassifizierung

Laut Definition der Richtlinie zur Zulassung von Kraftfahrzeugen des europäi-
schen Parlaments besitzt ein Hybridfahrzeug zum Zwecke des Fahrzeugantriebs
mindestens zwei verschiedene Energiewandler und zwei verschiedene Energiespei-
chersysteme [40]. Bezieht das Fahrzeug die zum mechanischen Antrieb benötigte
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Energie aus einem Betriebskraftstoff (z. B. Benzin) und einer Speichereinrichtung
für elektrische Energie (z. B. Batterie) wird es als Hybridelektrofahrzeug oder
hybridelektrisches Fahrzeug bezeichnet. In der Regel erfolgt die Energiewandlung
bei diesen Fahrzeugen über einen Verbrennungsmotor und einen oder mehreren
Elektroantrieben, wobei es verschiedene Möglichkeiten gibt, diese Komponenten
im Antriebsstrang anzuordnen und deren Funktionalitäten zu kombinieren. Als
Klassifizierungsmerkmale hybridelektrischer Antriebsstränge werden die Antriebs-
strangkonfiguration und der sogenannte Hybridisierungsgrad [9, 88, 174] bzw. die
Antriebsstrangfunktionalität [128, 221, 227] herangezogen.

Der Hybridisierungsgrad ist ein Maß für die zusätzliche Funktionalität, die sich
durch die Elektrifizierung des Antriebsstrangs ergibt. Er ist definiert als Verhält-
nis der maximal zur Verfügung stehenden elektrischen Leistung zur maximalen
Gesamtantriebsleistung:

H =
∑︁

PEA,max∑︁
PEA,max + PVM,max

, (2.1)

mit den Maximalleistungen PEA,max und PVM,max von Elektroantrieb und Verbren-
nungsmotor [9, 220]. Bild 2.1 zeigt die Klassifizierung hybridelektrischer Antriebs-
stränge nach dem Hybridisierungsgrad H. Umso höher H, desto mehr elektrische
Leistung und damit verbundene Funktionalität steht zur Verfügung.

Plug-in-Hybrid

Full-Hybrid

Mild-Hybrid

Micro-Hybrid

Bezeichnung

Start/Stop-Funktion

FunktionalitätHybridisierungsgrad

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
konventionelle 
Antriebsstränge

elektrische
Antriebsstränge

hybrid-elektrische 
Antriebsstränge

Rekuperation, Boosten, 
Lastpunktverschiebung
Elektrisch Fahren
Batteriespeicher extern 
aufladbar

H

Bild 2.1: Klassifizierung hybridelektrischer Antriebsstränge nach dem Hybridisierungs-
grad [88].

Neben dem Hybridisierungsgrad spielt die Antriebsstrangkonfiguration eine ent-
scheidende Rolle, da die in Bild 2.1 aufgelisteten Funktionen nur mit der ent-
sprechenden Konfiguration von Verbrennungs- und Elektromotor realisiert werden
können. Bild 2.2 zeigt die grundlegenden Antriebsstrangkonfigurationen des seri-
ellen, parallelen und leistungsverzweigten Hybridantriebs. In [9] werden leistungs-
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VM

b)

VM

a)

VM

Bild 2.2: Grundlegende Antriebsstrangkonfigurationen nach [9, 88, 128, 174, 221, 227]:
a) serieller, b) paralleler und c) leistungsverzweigter Hybridantrieb.

verzweigte Hybridantriebe sowie Kombinationen aus seriellen und parallelen Hy-
bridantrieben unter dem Oberbegriff „Mischhybrid“ zusammengefasst. Laut [88] 
lassen sich diese Kombinationen auch als Sonderfälle der Leistungsverzweigung 
betrachten, sodass die Klassifizierung gemäß Bild 2.2 Gültigkeit besitzt.

Beim seriellen Hybridantrieb in Bild 2.2a) wird das Fahrzeug ausschließlich 
mit einem elektrischen Antrieb angetrieben. Die dafür benötigte elektrische Ener-
gie stellt entweder die Batterie zur Verfügung oder wird mit einem vom Verbren-
nungsmotor angetriebenen Generator erzeugt. Da es keine mechanische Verbin-
dung zwischen Verbrennungsmotor und Antriebsachse gibt, kann der Arbeitspunkt 
des Verbrennungsmotors unabhängig vom Fahrzustand des Fahrzeugs eingestellt 
werden. Dies ermöglicht den durchgängigen Betrieb des Verbrennungsmotors im 
Bereich des geringsten Kraftstoffverbrauchs. Im Vergleich zu einem konventionel-
len Antriebsstrang stehen dem hierdurch gewonnenen Effizienzvorteil die zweifache 
Energiewandlung vom Verbrennungsmotor zur Antriebsachse und das aufgrund der 
zwei elektrischen Antriebe erhöhte Fahrzeuggewicht gegenüber.

Der parallele Hybridantrieb benötigt nur einen elektrischen Antrieb und er-
möglicht sowohl das kombinierte als auch das direkte Antreiben des Fahrzeugs mit 
dem Verbrennungsmotor. Aufgrund der direkten Kopplung des Verbrennungsmo-
tors mit der Antriebsachse ist ein mehrgängiges Getriebe zur Untersetzung der 
Drehzahl notwendig. Bild 2.2b) zeigt eine Antriebsstrangkonfiguration des par-
allelen Hybridantriebs, bei der Verbrennungsmotor und Elektroantrieb über eine 
gemeinsame Welle miteinander verbunden sind, sodass sich die Drehmomente bei-
der Antriebe addieren. Durch Variation des Elektroantriebsmoments lässt sich der
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Lastpunkt des Verbrennungsmotors anheben bzw. absenken und somit in effizi-
entere Betriebsbereiche verschieben (Lastpunktverschiebung [68]). Es existieren
noch weitere Antriebsstrangkonfigurationen des parallelen Hybridantriebs, bei de-
nen der Eingriff des Elektroantriebs an anderer Stelle erfolgt (z. B. Axle-Split-
Hybridantrieb [174]) oder anstatt der Drehmomentaufteilung das Drehzahlver-
hältnis zwischen Verbrennungsmotor und Elektroantrieb frei variiert wird (Dreh-
zahladdition [6, 88]). Gegenüber der seriellen Antriebsstrangkonfiguration besitzt
die parallele Konfiguration einen Freiheitsgrad weniger zur Steuerung des Verbren-
nungsmotors. Allerdings lässt sich das Fahrzeug direkt mit dem Verbrennungsmo-
tor antreiben, wodurch die Umwandlungsverluste im elektrischen Leistungspfad
entfallen. Gerade bei hohen Fahrleistungen lässt sich so ein höherer Gesamtwir-
kungsgrad erzielen [88].

Bild 2.2c) zeigt den leistungsverzweigten Hybridantrieb, bei dem mit einem
Power-Split-Getriebe3 die vom Verbrennungsmotor erzeugte mechanische Leistung
in einen elektrischen und mechanischen Leistungspfad aufgeteilt wird. Beide Leis-
tungspfade werden an der Antriebsachse wieder zusammengeführt, sodass die Sum-
me der Leistungen das Fahrzeug antreibt. In Abhängigkeit des Verhältnisses der
Leistungsaufteilung lässt sich das Übersetzungsverhältnis zwischen Verbrennungs-
motor und Antriebsachse stufenlos einstellen. Ähnlich dem seriellen Hybridantrieb
lässt sich der Lastpunkt des Verbrennungsmotors frei einstellen. Unter Berücksich-
tigung der Gesamteffizienz ist dieser Freiheitsgrad allerdings nur von Vorteil, wenn
ein Großteil der vom Verbrennungsmotor erzeugten Leistung über den effizienteren
mechanischen Leistungspfad übertragen wird. Bei einfachen Power-Split-Getrieben
mit nur einem Planetensatz ist der Betrieb bei sehr niedrigen und sehr hohen Fahr-
zeuggeschwindigkeiten ineffizient, da die Einstellung der entsprechenden Überset-
zungsverhältnisse hohe Leistungen im elektrischen Leistungspfad bedingt [88]. Er-
weiterte Getriebekonzepte mit mehreren Planetensätzen und Schaltelementen er-
möglichen umschaltbare Power-Split-Modi, die den Leistungsfluss im elektrischen
Leistungspfad über einen größeren Geschwindigkeitsbereich gering halten und so-
mit die Betriebseffizienz steigern [71, 106].

2.1.2 Plug-in-Hybride

Das elektrische Antriebssystem und der Batteriespeicher von Plug-in-Hybriden
(PHEV4) werden so dimensioniert, dass kürzere Fahrstrecken ohne die Unterstüt-
zung des Verbrennungsmotors im elektrischen Fahrbetrieb zurückgelegt werden

3Power-Split-Getriebe mit elektrischer Leistungsverzweigung werden auch als eCVT (Electrically
Continuous Variable Transmission) bezeichnet [138, 214].

4Plug-in-hybrid-elektrisches Fahrzeug (Plug-in Hybrid Electric Vehicle)
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können. Darüber hinaus ist der Batteriespeicher extern nachladbar, was z. B. das
Nachladen an der heimischen Steckdose oder öffentlichen Ladestationen ermög-
licht. Die mit einer Batterieladung im elektrischen Fahrbetrieb maximal zu erzie-
lende Fahrstrecke wird als elektrische Reichweite bezeichnet und liegt bei aktuellen
Fahrzeugmodellen zwischen 25 und 60 Kilometer [33, 173]5. Bei längeren Fahrstre-
cken liefert der Verbrennungsmotor die benötigte Antriebsenergie, wobei dieser je
nach Antriebsstrangkonfiguration das Fahrzeug direkt antreibt, den Elektroantrieb
unterstützt oder über einen Generator elektrische Energie erzeugt (REEV6). Plug-
in-Hybride bieten das Potenzial, die Vorteile batterieelektrischer (BEV7) und kon-
ventioneller Fahrzeuge zu vereinen. So können tägliche Pendelfahrten mit geringer
Fahrdistanz (z. B. Arbeitsweg) emissionsfrei im elektrischen Fahrbetrieb erfolgen
und längere und leistungsfordernde Fahrten (z. B. Autobahnfahrt) mit Unterstüt-
zung des Verbrennungsmotors unternommen werden. Allerdings ist in Hinblick
auf Effizienz und Wirtschaftlichkeit zu berücksichtigen, dass Systemkomplexität,
Herstellungskosten und Fahrzeuggewicht höher ausfallen als bei konventionellen
Fahrzeugen.

Im Hinblick auf die Effizienz des Einsatzes von Kraftstoff und elektrischer Ener-
gie bei Plug-in-Hybriden spielt die Antriebsstrangkonfiguration eine entscheiden-
de Rolle. Grundsätzlich ist jede der in Bild 2.2 gezeigten Konfigurationen dazu
geeignet, die Funktionalitäten eines Plug-in-Hybriden zu erfüllen, jedoch ist die
Frage nach einer optimalen Konfiguration von der Fahrzeugnutzung, der Betriebs-
strategie und der Dimensionierung von Antrieben und Energiespeicher abhängig.
Laut der einschlägigen Literatur erfolgt die Auswahl einer optimalen Antriebs-
strangkonfiguration typischerweise modellgestützt auf Basis von Simulationen und
Optimierungen. In [22, 95] werden anhand von Simulationen mehrere Konfigu-
rationen mit einheitlich vordefinierten Antriebsstrangkomponenten und Fahrzy-
klen miteinander verglichen, wodurch sich die im Rahmen dieser Vorgaben best-
mögliche Konfiguration bestimmen lässt. Allgemeinere Untersuchungen von An-
triebsstrangkonfigurationen sind in [6, 54, 76, 81, 101, 105, 107, 127] zu finden,
wobei neben der Bestimmung einer optimalen Konfiguration auch die Dimen-
sionierung der Antriebsstrangkomponenten anhand von Optimierungen erfolgt.
Um hierbei die Vergleichbarkeit zu gewährleisten, werden als Randbedingungen
für die Optimierungen allgemeinere Fahrzeugspezifikationen, wie z. B. Beschleu-
nigungsvermögen oder Maximalgeschwindigkeit, vorgegeben. Darüber hinaus be-
ziehen die Untersuchungen jeweils eine Vielzahl von Fahrzyklen mit unterschied-
lichen Distanzen und Fahrleistungen mit ein, sodass der Einfluss der Fahrzeug-

5Die Angaben sind auf den NEFZ bezogen (Neuer Europäischer Fahrzyklus).
6Elektrofahrzeug mit Reichweitenverlängerung (Range Extended Electric Vehicle).
7Batterielektrisches Fahrzeug (Battery Electric Vehicle)
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nutzung auf den resultierenden Kraftstoffverbrauch der einzelnen Konfigurationen
analysiert werden kann.

Die elektrische Reichweite eines Plug-in-Hybriden hängt von der Größe des Bat-
teriespeichers, der Effizienz des elektrischen Antriebssystems und dem Fahrzeug-
gewicht ab. In [101] und [81] werden mehrere Antriebsstrangkonfigurationen so
dimensioniert, dass sie hinsichtlich des Energieverbrauchs im elektrischen Fahr-
betrieb vergleichbar untersucht werden können. Hierbei wurde mit der seriellen
Konfiguration die höchste elektrische Reichweite erzielt. Die leistungsverzweigte
und parallele Konfiguration erzielen entsprechend dieser Reihenfolge schlechtere
Ergebnisse. Laut [38, 89, 177, 200] lässt sich mit einem schaltbaren Mehrgangge-
triebe für den elektrischen Antrieb der Energieverbrauch senken und die elektrische
Reichweite erhöhen. Allerdings kann laut [6] ein komplexeres Getriebe insbeson-
dere bei hohen Fahrleistungen dazu führen, dass die Getriebeverluste den Vorteil
gegenüber Konfigurationen mit eingängigen Getrieben aufheben.

Bei langen und leistungsfordernden Fahrstrecken, die die zur Verfügung stehende
elektrische Reichweite deutlich überschreiten, ist der direkte verbrennungsmotori-
sche Antrieb gegenüber kombinierten Antrieben tendenziell effizienter [101]. Aus
diesem Grund bietet die parallele Konfiguration mit dem direkten verbrennungs-
motorischen Durchtrieb den größten Vorteil. Serielle und leistungsverzweigte Kon-
figurationen schneiden hierbei aufgrund der Verluste bei der Umwandlung von der
vom Verbrennungsmotor erzeugten mechanischen Energie in elektrische Energie
schlechter ab. Die Untersuchung in [6] zeigt, dass bei langen Fahrstrecken serielle
Konfigurationen mehr oder gleich viel CO2-Emissionen ausstoßen als leistungsver-
zweigte Konfigurationen. Serielle Konfigurationen mit mechanischem Durchtrieb
hingegen ermöglichen eine Reduzierung der Emissionswerte.

2.1.3 Multi-Mode-Getriebe

Multi-Mode-Getriebe sind spezielle Getriebe für Hybridfahrzeuge, die ein Um-
schalten zwischen mehreren Betriebsmodi, wie z. B. dem seriellen und parallelen
Hybridbetrieb, ermöglichen. So lassen sich beispielsweise mehrere der in Bild 2.2
gezeigten Antriebsstrangkonfigurationen miteinander kombinieren und deren indi-
viduelle Vorteile vereinen. In [21, 47, 67] wird für diese Art von Getriebe die neue
Getriebekategorie „Dedicated Hybrid Transmission (DHT)“ eingeführt, die sich
durch folgende Eigenschaften definiert:

• Das Getriebe verbindet mindestens zwei Antriebsquellen, den Verbrennungs-
motor und mindestens einen Elektroantrieb.

• Der Elektroantrieb ist integraler Bestandteil der Getriebefunktion, ohne den
die Funktionalität des Getriebes nicht abgebildet werden kann.
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• Das Getriebe verfügt über mehrere (mindestens zwei) Betriebsmodi, wie z. B.
den seriellen und parallelen Hybridmodus.

Sobald Elektroantriebe als Anfahrelemente oder in leistungsverzweigten Konfigu-
rationen genutzt werden, sind diese von zentraler Bedeutung und unverzichtbar für
den Fahrzeugbetrieb. Indem der Elektroantrieb über einen größeren Geschwindig-
keitsbereich den alleinigen Fahrzeugantrieb übernimmt, lassen sich für den Ver-
brennungsmotor die für diesen Geschwindigkeitsbereich ausgelegten Gangstufen
einsparen, wodurch wiederum die Getriebekomplexität reduziert und somit Ge-
wicht, Bauraum und Kosten eingespart werden [67]. Hierdurch lässt sich ein Teil
des aufgrund der Elektrifizierung des Antriebsstrangs entstandenen zusätzlichen
Gewichts und Bauraums kompensieren.

Bild 2.3 zeigt als Beispiel den Antriebsstrang des Mitsubishi Outlander mit ent-
sprechendem Multi-Mode-Getriebe. Die sehr einfach gehaltene Getriebearchitek-
tur ermöglicht durch Betätigung der Kupplung das Ein- und Auskuppeln des
Verbrennungsmotors. Ist die Kupplung geschlossen, kann das Fahrzeug entweder
verbrennungsmotorisch oder im parallelen Hybridbetrieb gefahren werden. In die-
sen beiden Betriebsmodi verfügt der Verbrennungsmotor lediglich über eine fes-
te Getriebeübersetzung, die die Verfügbarkeit des verbrennungsmotorischen bzw.
parallelen Hybridbetriebs auf höhere Fahrzeuggeschwindigkeiten einschränkt. Aus
diesem Grund muss bei niedrigen Geschwindigkeiten die Kupplung offen sein und

Kupplung

Verbrennungs-
motor

Differenzial

Batterie

Multi-Mode-Getriebe

Generator

Elektroantrieb

BetriebsmodusKupplung Leistungsfluss

gelüftet

geschlossen

elektrischer Fahrbetrieb
serieller Hybridbetrieb
verbrennungsmotorischer Fahrbetrieb
paralleler Hybridbetrieb

mechanische Leistung elektrische Leistung

Bild 2.3: Antriebsstrangkonfiguration des Mitsubishi Outlander mit Multi-Mode-
Getriebe [60].
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das Fahrzeug mit dem Elektroantrieb angetrieben werden. Um dies auch bei entla-
denem Batteriespeicher zu gewährleisten, kommt der serielle Betriebsmodus zum
Einsatz. Das Anfahren erfolgt bei diesem Getriebekonzept immer mit dem Elek-
troantrieb, sodass ein klassisches Anfahrelement, wie z. B. eine Anfahrkupplung
oder ein Drehmomentwandler, entfällt.

In Tabelle 2.1 sind weitere Multi-Mode-Getriebe aufgelistet, die bereits in Fahrzeu-
gen Anwendung finden oder sich noch in der Entwicklungsphase befinden. Einige
der Getriebe verfügen über mehrgängige Betriebsmodi, was in der Spalte „Verfüg-
bare Betriebsmodi“ jeweils mit der entsprechenden Ganganzahl gekennzeichnet ist.
Der verbrennungsmotorische Fahrbetrieb ist ein Sonderfall des parallelen Hybrid-
betriebs mit Drehmomentaddition PARM. Bei inaktiven Elektroantrieben treibt
hierbei nur der Verbrennungsmotor das Fahrzeug an.

Tabelle 2.1: Getriebeentwicklungen, die der Definition eines Multi-Mode-Getriebes
bzw. DHTs entsprechen.

Hersteller/
Entwickler

Getriebe-
bezeichnung

Fahrzeug-
modell

Verfügbare
Betriebsmodi* Quellen

•Mitsubishi Multimode
Transmission

•Mitsubishi
Outlander

•1xEM
•1xSER
•1xPARM

[60]

Voltec
(1. Generation)

•1xEM
•1xSER
•1xLV

[48, 107]

•GM
Voltec

(2. Generation)

•Chevrolet
Volt

•Opel Ampera •1xEM
•1xPARM
•2xLV

[26, 229]

•GM**

•BMW
•Chrysler
•Daimler

Two-Mode
Hybrid

Transmission

•Chevrolet
Tahoe

•BMW X6
•Mercedes ML

450 Hybrid

•2xEM
•4xPARM
•2xLV

[48, 71]

•Toyota Hybrid Synergy
Drive I und II

•Toyota Prius
•Toyota Auris
•diverse Lexus

Modelle

•1xEM
•1xLV [48, 203]

Future Hybrid
7 Mode

•2xEM
•3xPARM
•2xPARn

[21, 210]

•AVL
Future Hybrid

8 Mode

Demonstrator-
fahrzeug

(Audi A3) •2xEM
•5xPARM
•1xPARn

[21]
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Hersteller/
Entwickler

Getriebe-
bezeichnung

Fahrzeug-
modell

Verfügbare
Betriebsmodi* Quellen

•GETRAG Boosted Range
Extender

Demonstrator-
fahrzeug

(Ford Fiesta)

•2xEM
•2xSER
•2xPARM

[48]

* EM - elektrischer Fahrbetrieb, SER - serieller Hybridbetrieb, LV - leistungsverzweigter
Hybridbetrieb, PARM - paralleler Hybridbetrieb mit Drehmomentaddition, PARn - pa-
ralleler Hybridbetrieb mit Drehzahladdition [6, 88] (eCVT).

** Hierbei handelt es sich um eine gemeinsame Entwicklung aller angegeben Hersteller.

2.2 Bewertung von Kraftstoffverbrauch und CO2-
Emissionen bei Plug-in-Hybridfahrzeugen

Um die Vergleichbarkeit verschiedener Fahrzeugtypen und -varianten hinsichtlich
Kraftstoffverbrauch und CO2-Emissionen herzustellen, sind einheitliche Bewer-
tungsverfahren erforderlich, die gleichzeitig den real zu erwartenden Kraftstoff-
verbrauch möglichst gut berücksichtigen. Darüber hinaus müssen diese Verfahren
besondere Testprozeduren für Plug-in-Hybridfahrzeuge vorsehen, die die im Bat-
teriespeicher enthaltene Energie in der Verbrauchsbilanz berücksichtigen. Denn
das einfache Abfahren eines Fahrzyklus8 mit einem Plug-in-Hybridfahrzeug kann
zum Teil elektrisch und somit ohne Kraftstoffverbrauch erfolgen, was Fahrzeuge
mit großem Batteriespeicher bei der Bewertung begünstigt und bei realen Fahrten
jenseits der im Testverfahren zugrunde gelegten Distanz zu erheblichen Abwei-
chungen gegenüber den Testergebnissen führt. Aus diesem Grund muss sowohl
der Betriebszustand mit geladenem als auch mit entladenem Batteriespeicher im
Bewertungsverfahren berücksichtigt werden.

Als weltweit einheitliches Verfahren zur Bewertung von Kraftstoffverbrauch- und
CO2-Emissionen bei Kraftfahrzeugen wurde von den Vereinten Nationen das Test-
verfahren WLTP9 entwickelt [91]. Im Jahr 2017 hat die Europäische Union den
Vorschlag für das Verfahren im Rahmen der Verordnung 217/1151 umgesetzt [42]
und somit das alte Testverfahren nach dem NEFZ10 ersetzt [41]. Die Verordnung
definiert die anzuwendenden Fahrzyklen und Testprozeduren für Fahrzeuge mit
verschiedenen Antriebstechnologien. Letzteres umfasst eine Vielzahl an Bestim-
mungen, wie z. B. die anzuwendende Strategie für Schaltgetriebe oder die Vorge-
hensweise zur Ermittlung der Fahrzeugparameter (Prüfmasse, Aerodynamikeigen-

8Auch als Testzyklus bezeichnet: definierter zeitlicher Verlauf der Fahrzeuggeschwindigkeit.
9Worldwide Harmonized Light-Duty Vehicles Testing Procedure
10Neuer Europäischer Fahrzyklus
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schaften und Rollwiderstand), die in Verbindung mit einem Fahrdynamikmodell
die Prüfstandstests ermöglichen.

In den folgenden Unterkapiteln wird lediglich die grundsätzliche Vorgehenswei-
se zur Bestimmung von Kraftstoffverbrauch und CO2-Emissionen erläutert. Dies
beinhaltet insbesondere die Fahrzyklen sowie die für Plug-in-Hybridfahrzeuge
vorgesehenen grundlegenden Testprozeduren und Berechnungsvorschriften für
Verbrauchs- und Emissionswerte. Zunächst werden das Testverfahren WLTP und
der Nutzungsfaktor zur Berücksichtigung der statistisch zurückgelegten Fahrstre-
cken innerhalb der Europäischen Union vorgestellt. Im Folgekapitel erfolgt die
kurze Beschreibung weiterer Bewertungsverfahren für den Kraftstoffverbrauch von
Plug-in-Hybriden. Das letzte Unterkapitel beinhaltet eine Methode zur Synthese
von Fahrzyklen auf Basis von Messdaten, was die Erzeugung eigener Fahrzyklen
ermöglicht.

2.2.1 WLTP

Bei der Durchführung des WLTP wird das zu testende Fahrzeug gemäß dem vorlie-
genden Verhältnis von Nennantriebsleistung zu Fahrzeugmasse einer von drei Fahr-
zeugklassen zugeordnet [42, 91]. Jede dieser Fahrzeugklassen besitzt einen geson-
derten Fahrzyklus zur Ermittlung von Kraftstoffverbrauch und CO2-Emissionen,
wobei sich dieser wiederum aus mehreren unterschiedlichen Zyklusphasen zusam-
mensetzt. Für einen Großteil aller Pkws11 ist der in Bild 2.4 dargestellte Fahrzyklus
„WLTC12“ anzuwenden.
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Bild 2.4: Der WLTC bestehend aus den Zyklusphasen L, M, H und EH, [42].

11Verhältnis von Antriebsleistung zu Gewicht ⩾ 34 W/kg und Höchstgeschwindigkeit ⩾ 120 km/h
12Worldwide Harmonized Light-Duty Vehicles Testing Cycle
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Zur Bestimmung von Kraftstoffverbrauch und CO2-Emissionen bei Plug-in-
Hybridfahrzeugen muss der WLTC jeweils im CD-13 und CS-Betriebsmodus14

angewendet werden [4, 42, 91], siehe Bild 2.5. Der CD-Modus ist dadurch ge-
kennzeichnet, dass sich durch vorrangig elektrisches Fahren der Batteriespeicher
entlädt. Dabei darf der Batterieladezustand zwar schwanken, im Mittel muss er
jedoch sinken und sich der minimal zulässigen Ladungsgrenze annähern.
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Bild 2.5: Die geforderte Batterieentladung während der Testprozedur zur Verbrauchs-
und Emissionsbewertung von Plug-in-Hybridfahrzeugen nach dem WLTP, [42].

In der Regel werden zur Schonung der Batterie die zulässigen Ladungsgrenzen
unterhalb der technisch möglichen Grenzen angesetzt, sodass die tatsächlich ver-
fügbare Batteriekapazität nicht vollständig genutzt wird. Beim Test im CD-Modus
wird der WLTC solange wiederholt durchfahren, bis das Abbruchkriterium

100 % · |∆EBatt|
EZyklus

< 4 % (2.2)

erfüllt ist. D. h. der Test gilt als abgeschlossen, wenn die relative Energieänderung
der Batterie ∆EBatt während des (n + 1)-ten Zyklus weniger als 4 % des Zyklus-
energiebedarfs EZyklus entspricht [42, 91]. Zur Bewertung des CD-Tests werden die
Ergebnisse der ersten n Zyklen bzw. l = 4n + 1 Zyklusphasen herangezogen. An-
schließend erfolgt durch einmaliges Durchfahren des WLTC der Test im CS-Modus,
wobei der mittlere Batterieladezustand der minimal zulässigen Ladungsgrenze ent-
sprechen muss.

13Entladung des Batteriespeichers (engl. Charge-Depleting)
14Ladungserhaltung (engl. Charge-Sustaining)
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Die finale Verbrauchs- bzw. Emissionsbewertung erfordert die Zusammenführung
der Einzelergebnisse aus den CD- und CS-Tests. Laut [4, 42, 91] erfolgt die Be-
rechnung des finalen Kraftstoffverbrauchs nach

ṼKS =
l∑︂

j=1

(︁
fNF,j · ṼKS,CD,j

)︁
+

⎛⎝1 −
l∑︂

j=1
fNF,j

⎞⎠ · ṼKS,CS, (2.3)

mit dem gewichteten Gesamtverbrauch ṼKS, den Verbräuchen ṼKS,CD,j und ṼKS,CS

aus dem CD- bzw. CS-Test und dem Nutzfaktor fNF,j . Zur Berücksichtigung der
Ergebnisse des CD-Tests wird der Verbrauch ṼKS,CD,j am Ende jeder Zyklusphase
j bestimmt (vgl. Bild 2.5) und mit dem zur jeweiligen Zyklusphase gehörenden
Nutzfaktor fNF,j gewichtet. Der Nutzfaktor basiert auf Fahrstatistiken und ist ein
Maß für die statistische Häufigkeit, mit der ein Wegabschnitt im CD-Modus zu-
rückgelegt wird [19, 35]. Die Berechnung der finalen CO2-Emissionensmasse erfolgt
analog zum beschriebenen Verfahren [42], d. h. es werden zunächst gemäß Bild 2.5
die CO2-Emissionsmassen im CD- und CS-Modus bestimmt und anschließend die
Einzelergebnisse analog zur Rechenvorschrift (2.3) zusammengeführt.

2.2.2 Nutzfaktoren

Die Ermittlung der Nutzfaktoren fNF zur Berechnung des gewichteten Kraftstoff-
verbrauchs ṼKS in (2.3) erfolgt auf Grundlage realer Fahrdaten. Durch Auswer-
tung dieser Fahrdaten lässt sich eine Verteilungsfunktion FNF (Z) erstellen, die die
Wahrscheinlichkeit Pr beschreibt, dass eine Fahrt innerhalb einer vorgegebenen
Wegstrecke Z durchgeführt wird. Im Allgemeinen definiert sich die Verteilungs-
funktion FNF (Z) als Wahrscheinlichkeit Pr, mit der eine Zufallsvariable Z kleiner
oder gleich eines zu einem betrachteten Zufallsereignis zugeordneten Wertes aus-
fällt (in diesem Fall entspricht dieser Wert einer Wegstrecke Z). Bild 2.6 zeigt die
offiziellen Verteilungsfunktionen für die EU und die USA. Der Vergleich der Kur-
ven bei Z = 50 km zeigt, dass in der EU ca. 75 % und in den USA ca. 53 % aller
Fahrten mit Pkw eine Wegstrecke kleiner gleich 50 km aufweisen.

Die mathematische Beschreibung der Verteilungsfunktion erfolgt gemäß [19, 42]
nach

FNF (Z) = Pr (Z ⩽ Z) = 1 − exp
(︄

−
r∑︂

i=1
Ci ·

(︃
Z

Zn

)︃i
)︄

, (2.4)

wobei die Koeffizienten Ci und die Wegstrecke Zn zur Normierung entspre-
chend der vorliegenden Verteilung angepasst werden. Die offiziell zu verwenden-
den Parameter für die EU und die USA sind im Anhang A.1 und in [19, 35,
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Bild 2.6: Wahrscheinlichkeitsverteilungen zur Bestimmung der Nutzfaktoren fNF für die
EU [35, 42] und die USA [19, 199].

42, 199] angegeben. Aufgrund der niedrigen Anzahl an Plug-in-Hybridfahrzeugen
im Straßenverkehr wurden Fahrdaten von konventionellen Fahrzeugen zur Er-
zeugung der Verteilungsfunktionen zugrunde gelegt. Dabei wurde das Fahr-
verhalten mit konventionellen Fahrzeugen unter der Annahme, dass der Bat-
teriespeicher täglich über Nacht aufgeladen wird, auf Plug-in-Hybridfahrzeuge
übertragen [19, 35].

Die zur Gewichtung der Kraftstoffverbräuche bzw. CO2-Emissionen in (2.3)
notwendigen Nutzfaktoren fNF,j berechnen sich aus der zugrunde gelegten
Wahrscheinlichkeitsverteilung FNF:

fNF,j = FNF
(︁
ZCD,j

)︁
− FNF

(︁
ZCD,j−1

)︁
, (2.5)

mit den im CD-Modus zurückgelegten Wegstrecken ZCD am Ende der Zykluspha-
sen j und j − 1 (vgl. Bild 2.5). Der Nutzfaktor fNF,j entspricht somit der sta-
tistischen Häufigkeit, mit der ein Wegstreckenabschnitt ZCD,j − ZCD,j−1 gefahren
wird.

2.2.3 Weitere Bewertungsverfahren

Die Berechnung des Gesamtkraftstoffverbrauchs erfolgt grundsätzlich durch Ge-
wichtung der Einzelverbräuche im CD- und CS-Modus. Beim mittlerweile abge-
lösten NEFZ-Verfahren werden die jeweils zurückgelegten Wegstrecken zur Ge-
wichtung verwendet:

ṼKS =
ZCD,max · ṼKS,CD + ZCS,25 · ṼKS,CS

ZCD,max + ZCS,25
, (2.6)

mit der im CD-Modus maximal zu erzielenden Wegstrecke ZCD,max und der kon-
stanten Wegstrecke ZCS,25 = 25 km. Somit liegt die Annahme zugrunde, dass nach
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Entladung und vor erneuter Aufladung des Batteriespeichers immer 25 km zurück-
gelegt werden [41]. Zur Ermittlung der Kraftstoffverbräuche ṼKS,CD und ṼKS,CS

muss der „Neue Europäische Fahrzyklus“ NEFZ (siehe Anhang A.2) angewendet
werden, wobei dieser im CS-Modus einmal durchfahren und im CD-Modus solange
wiederholt wird, bis der Batteriespeicher entladen ist.

Das Bewertungsverfahren der USA ist im SAE-Standard J1711 definiert [198].
Zur wesentlichen Testprozedur gehören zwei Fahrzyklen, die jeweils eine Fahrt im
Stadt- und Autobahnverkehr (FTP-7515 und HWFET16) abbilden. Darüber hin-
aus sind drei weitere Tests definiert (SFTP17), bei denen Fahrzyklen mit Anteilen
aus Stadt- und Autobahnfahrten verwendet werden, um die Verbrauchseigenschaf-
ten bei unterschiedlichen Außentemperaturen und agiler Fahrweise zu testen (siehe
Anhang A.2) [34]. Gemäß [65] erfolgt die Bestimmung der Kraftstoffverbräuche le-
diglich durch Anwendung der Fahrzyklen FTP-75 und HWFET. Der Einfluss der
drei Zusatztests wird mittels einer Korrekturgleichung auf Grundlage der Ergeb-
nisse dieser beiden Fahrzyklen berücksichtigt. Sowohl für den FTP-75 als auch den
HWFET muss der gewichtete Kraftstoffverbrauch

ṼKS,Zyklus =fNF
(︁
ZCD,max

)︁
· ṼKS,CD,Zyklus + ...

...
(︁
1 − fNF

(︁
ZCD,max

)︁)︁
· ṼKS,CS,Zyklus,

(2.7)

mit dem Nutzfaktor fNF für die im CD-Modus erzielte Wegstrecke ZCD,max be-
stimmt werden. Der finale Kraftstoffverbrauch berechnet sich nach

ṼKS = 0, 55 · ṼKS,FTP + 0, 45 · ṼKS,HWFET, (2.8)

mit einer Gewichtung des Stadtzyklus von 55 % und des Autobahnzyklus von 45 %,
siehe [66, 65].

2.2.4 Synthese von Fahrzyklen

Sowohl Methoden zur Verbrauchsbewertung als auch zur Antriebsstrangentwick-
lung erfordern die Berücksichtigung repräsentativer Fahrzyklen, um aussagekräf-
tige Verbrauchsprognosen zu erstellen bzw. Antriebsstränge optimal auszulegen
und zu betreiben. Diese Fahrzyklen müssen den realen Fahrzeuggebrauch der im
Fokus stehenden Fahrzeugklasse und Region möglichst genau abbilden. Hierzu ist
es von Interesse, auf Basis gemessener Fahrdaten einen äquivalenten Fahrzyklus zu

15Federal Test Procedure: Besteht aus einem ganzen UDDS mit anschließender Wiederholung
der ersten 505 Sekunden des UDDS (Urban Dynamometer Driving Schedule).

16Highway Fuel Economy Test
17Supplemental Federal Test Procedure
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erzeugen, der im Hinblick auf im Vorfeld festzulegende statistische Eigenschaften
eine möglichst hohe Übereinstimmung mit den Messungen aufweist.

Die Autoren von [27] geben eine Übersicht über Methoden zur Synthese äquiva-
lenter Fahrzyklen. Grundsätzlich unterscheiden sich diese Methoden in der Seg-
mentierung der Fahrdaten und der Art und Weise, wie die daraus resultierenden
Datensegmente zu einem Fahrzyklus zusammengesetzt werden. Die Segmentierung
der Fahrdaten erfolgt entweder in Mikro-Trips (z. B. Geschwindigkeitsverlauf zwi-
schen zwei Stopps) [141], anhand des gefahrenen Straßentyps (z. B. Landstraße
oder Autobahn) [5] oder anhand der zurückgelegten Distanzen [123, 124, 125, 155,
156]. Je nach Synthesemethode werden die Datensegmente direkt kombiniert [5]
oder zusätzlich in Wertebereichsabschnitte unterteilt [82, 123, 124, 125, 155, 156,
195] (z. B. Aufteilung des Geschwindigkeitsbereichs in 1 km/h-Schritten). Der ei-
gentliche Syntheseprozess, d. h. das Zusammensetzen der Datensegmente, kann
anhand regelbasierter Methoden [141], durch zufällige Auswahl oder durch Be-
schreibung von Fahrzyklen als stochastischer Prozess [5, 82, 123, 124, 125, 155,
156, 195] erfolgen.

Fahrzyklen lassen sich als zeit- und wertdiskrete stochastische Prozesse
Zk = Z (tk) auffassen, bei dem jedem Zeitpunkt tk = k · T eine Zufallsvaria-
ble Zk zugeordnet ist, die wiederum einen Wert aus einer endlichen Menge
L = {v1, ..., vr} annehmen kann [145]. Jeder Wert in L entspricht dabei einem
Zufallsereignis [17], wie z. B. dem Eintreten einer bestimmten Geschwindigkeit
oder einer Fahrt eines bestimmten Streckenabschnitts (Mikro-Trips). Bezüglich
des stochastischen Prozesses wird die Annahme zugrunde gelegt, dass die Wahr-
scheinlichkeit mit der die zukünftige Zufallsvariable Zk+1 einen Wert vj ∈ L

annimmt, ausschließlich von der aktuellen Zufallsvariable Zk abhängt:

Pr
(︁
Zk+1 = vj |Z0, Z1, . . . , Zk

)︁
= Pr

(︁
Zk+1 = vj |Zk

)︁
. (2.9)

Zufallsprozesse mit dieser Eigenschaft werden als Markov-Kette bezeichnet [145],
wobei die Übergangswahrscheinlichkeit von Zk = vi nach Zk+1 = vj durch

pij = Pr
(︁
Zk+1 = vj |Zk = vi

)︁
(2.10)

angegeben wird. Zusätzlich wird ein stationärer stochastischer Prozess vorausge-
setzt, d. h. (2.10) ist unabhängig von der Zeit tk [145]. Unter diesen Voraussetzun-
gen lässt sich eine konstante Übergangswahrscheinlichkeitsmatrix pÜ erstellen,
die pij für alle Kombinationen von vi, vj ∈ L beinhaltet (vgl. Bild 2.7 oben).

Bild 2.7 zeigt die Vorgehensweise zur Synthese äquivalenter Fahrzyklen, die im We-
sentlichen darin besteht, den durch die Übergangswahrscheinlichkeitsmatrix pÜ
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Bild 2.7: Vorgehensweise zur Synthese von Fahrzyklen auf Basis von Fahrdaten und der
Beschreibung als stochastischer Prozess bzw. Markov-Kette.

beschriebenen Zufallsprozesses zu simulieren. Zunächst erfolgen die Segmentierung
der Fahrdaten und die Festlegung der möglichen Zufallsereignisse durch Definition
der Menge L (z. B. kann jede Quantisierungsstufe der Fahrzeuggeschwindigkeit
als ein Zufallsereignis aufgefasst werden). Anschließend werden auf Grundlage der
segmentierten Daten die Übergangswahrscheinlichkeiten pij bestimmt und in der
Matrix pÜ gespeichert (siehe Bild 2.7 oben). Im nächsten Schritt erfolgt die ite-
rative Erzeugung eines Fahrzyklus, indem in jedem Iterationsschritt der Wert der
zukünftigen Zufallsvariable vj anhand einer Zufallszahl µ bestimmt wird. Dazu
wird zunächst durch Integration der zu Zk = vi zugehörigen Übergangswahr-
scheinlichkeiten in pÜ (z. B. rot markierte Zeile in Bild 2.7 oben) die diskrete
Verteilungsfunktion FÜ,i bestimmt (siehe Bild 2.7 unten). Der gesuchte Wert vj

ergibt sich dann gemäß dem ersten Funktionswert FÜ,i für den FÜ,i
(︁
vj

)︁
⩾ µ gilt.

Die Iteration wird solange fortgeführt, bis ein Abbruchkriterium erfüllt ist. Dies
kann z. B. die zurückgelegte Wegstrecke oder die Dauer des Fahrzyklus sein.

Da die Erzeugung der Fahrzyklen auf dem Zufallsprinzip beruht, weisen die erzeug-
ten Zyklen jeweils einzigartige Verläufe mit unterschiedlichen statistischen Eigen-
schaften auf. Daher erfolgt im letzten Schritt ein Abgleich dieser Eigenschaften
mit denen der Fahrdaten. Die Generierung und Überprüfung der Fahrzyklen wird
solange wiederholt, bis ein Zyklus vorliegt, der die gewünschten Kriterien erfüllt.
Typische Eigenschaften zur Überprüfung sind die für das Durchfahren eines Fahr-
zyklus benötigte mittlere Zugkraft [155, 156], Durchschnittswerte, Standardab-
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weichungen und Maximalwerte von Fahrzeuggeschwindigkeit und Steigungswinkel
[82] und Abweichungen vom originalen Frequenzspektrum [195, 209]. In [123, 124,
125] werden eine Vielzahl unterschiedlicher Eigenschaften bezüglich der Eignung
als Bewertungskriterium analysiert.

2.3 Antriebsstrangsimulation und -modellierung
In diesem Kapitel erfolgt die Beschreibung der Grundlagen zur Modellierung und
Simulation von hybridelektrischen Antriebssträngen. Zwei grundlegende Ansätze
zur Antriebsstrangsimulation sind die sogenannten vorwärts- und rückwärtsgerich-
teten Simulationen [58, 136, 139], anhand derer unterschiedliche Kompromisse zwi-
schen Modellgüte und Rechenaufwand dargestellt werden können. Die folgenden
Kapitel enthalten die Beschreibungen dieser beiden Simulationsansätze inklusive
der jeweils anwendbaren Modelltypen. Darüber hinaus werden in den darauf fol-
genden Kapiteln die bereits verfügbaren Methoden und Tools zur Antriebsstrang-
modellierung und automatischen Modellerzeugung vorgestellt.

2.3.1 Vorwärtsgerichtete Antriebsstrangsimulation

Die vorwärtsgerichtete Antriebsstrangsimulation ist der Funktionsweise eines rea-
len Fahrzeugs hinsichtlich der Steuerung und Regelung nachempfunden. Bild 2.8
zeigt den entsprechenden Aufbau der Simulation bestehend aus dem Antriebs-
strangmodell, der Antriebsstrangregelung und der Vorgabe eines Fahrzyklus.
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Bild 2.8: Aufbau der vorwärtsgerichteten Antriebsstrangsimulation bestehend aus Mo-
dell, Regler und der Vorgabe von Fahrzyklen.
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Grundsätzlich ist ein Fahrermodell zur Regelung der Fahrzeuggeschwindigkeit er-
forderlich [103]. Dieses bestimmt ein Steuersignal (z. B. Pedalstellung) für die 
Antriebsstrangregelung, die wiederum die einzelnen Antriebsstrangkomponenten 
so regelt, dass die geforderte Fahrzeuggeschwindigkeit erreicht wird. Die Antriebs-
strangregelung (in Realität ein Steuergeräteverbund) umfasst eine übergeordnete 
Betriebsstrategie sowie diverse Regler für die einzelnen Antriebsstrangkomponen-
ten. Aufgrund des reglerbasierten Aufbaus der Simulation erfolgt die Auswertung 
des Antriebsstrangmodells in Vorwärtsrichtung beginnend mit den einzelnen Mo-
dellen der Antriebsstrangkomponenten bis hin zum Fahrdynamikmodell.

Vorwärtsgerichtete Simulationen erfordern Antriebsstrangmodelle mit einer aus-
reichend genauen Abbildung der Systemdynamik, sodass in Verbindung mit den 
Reglern ein stabiles und realistisches Systemverhalten abgebildet wird. Die Mo-
dellierung der Antriebsstrangkomponenten erfolgt hierbei maßgeblich auf Basis 
physikalischer Gesetzmäßigkeiten [170], weshalb die entsprechenden Modelle als 
Differenzialgleichungssysteme vorliegen. Aufgrund der hohen Dynamik des elektri-
schen Antriebssystems (Ansteuerung mit ca. 10 kHz – 20 kHz) und der im Ver-
gleich dazu geringen Dynamik des mechanischen Teilsystems (Verbrennungsmo-
tormoment < 500 Hz [176], hohe Fahrzeugmasse) handelt es sich bei Modellen von 
hybridelektrischen Antriebssträngen meist um steife Differenzialgleichungen. Zur 
stabilen Simulation solcher Systeme sind daher geeignete numerische Lösungsver-
fahren (Solver) notwendig [63]. Darüber hinaus müssen zur detaillierten Abbildung 
hoher Dynamiken geringe Simulationsschrittweiten gewählt werden, was wieder-
um zu einem hohen Rechenaufwand führt. Eine Möglichkeit den Rechenaufwand 
zu reduzieren, besteht in der Verwendung von vereinfachten Modellen, die nur 
einen Teil der Dynamik abbilden (z. B. Mittelwertmodell für die Leistungselektro-
nik [208]). Generell ist jedoch der Rechenaufwand bei dieser Art der Simulation 
gegenüber der rückwärtsgerichteten Simulation höher.

Typischerweise finden vorwärtsgerichtete Simulationen bei der Entwicklung und 
dem Test von Regelalgorithmen für den Antriebsstrang Anwendung. Beispiele hier-
für sind der Test von Betriebsstrategien bei Hybridfahrzeugen [216] oder generell 
die für den Funktionstest von Steuergeräten verwendete Hardware-in-the-Loop-
Simulation, bei der das Systemverhalten des Antriebsstrangs durch eine Echtzeit-
simulation an den Schnittstellen der Steuergeräte emuliert wird [219].

2.3.2 Rückwärtsgerichtete Antriebsstrangsimulation
Bild 2.9 zeigt das Prinzip der rückwärtsgerichteten Simulation. Ausgehend von Ge-
schwindigkeit und Beschleunigung, die das Fahrzeug entsprechend eines vorgegebe-
nen Fahrzyklus aufbringen muss, werden die einzelnen Teilmodelle in Rückwärts-
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Bild 2.9: Rückwärtsgerichtete Antriebsstrangsimulation bestehend aus Modell, Be-
triebsstrategie und der Vorgabe von Fahrzyklen.

richtung beginnend mit dem Fahrdynamikmodell bis hin zu den Antriebsmodellen
ausgewertet. Voraussetzung bei dieser Vorgehensweise ist, dass alle Antriebsstrang-
komponenten innerhalb ihrer zulässigen Systemgrenze betrieben werden. Ansons-
ten sind aufgrund der sequenziellen Auswertung der Teilmodelle alle Größen, die
vor einer Wertbegrenzung berechnet wurden, fehlerhaft. Laut [224] ermöglicht eine
zusätzliche Vorwärtsrechnung die Korrektur solcher Fehler. Des Weiteren ist zur
Durchführung der Simulation eine Antriebsstrangregelung bzw. –steuerung not-
wendig, die die Freiheitsgrade des betrachteten Antriebsstrangs nutzt, um einen
möglichst effizienten Fahrbetrieb zu ermöglichen. Bei konventionellen Antriebs-
strängen entspricht dies der Gangwahl, wohingegen bei hybridelektrischen An-
triebssträngen zusätzlich eine Betriebsstrategie (Auswahl Betriebsmodus und Leis-
tungsaufteilung zwischen Verbrennungsmotor und Elektroantrieb) hinzukommt.

In der Regel kommen bei rückwärtsgerichteten Simulationen quasistationäre An-
triebsstrangmodelle zur Anwendung, die bis auf die Fahrdynamik lediglich das
stationäre Systemverhalten berücksichtigen [74, 73]. Im Vordergrund der Model-
lierung steht die Auswertung von Kraftstoff- und Energieverbrauch, weshalb die
Modellierung der einzelnen Teilkomponenten auf Kennfeldern basiert, die die je-
weiligen Verbräuche bzw. Verluste im stationären Betrieb charakterisieren. Nach
[216] können quasistationäre Modelle auch aus dynamischen Modellen abgeleitet
werden. Hierbei ergeben sich durch Vernachlässigung der Antriebsstrangdynamik
zwar geringe Berechnungszeiten aber gleichzeitig auch eine geringere Modellgüte.
Invers-dynamische Modelle hingegen, ermöglichen laut [56] und [57] eine höhere
Modellgüte, ohne gleichzeitig die Berechnungsdauer wesentlich zu erhöhen. Grund-
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lage hierfür sind dynamische Antriebsstrangmodelle, die durch Invertierung an das
Prinzip der rückwärtsgerichteten Simulation angepasst werden. Da die Modellin-
vertierung eine Beschreibung des gesamten Antriebsstrangs als ein einheitliches
differenzialalgebraisches Gleichungssystem bedingt, geht die Modularität bezüg-
lich der einzelnen Teilmodelle im Zuge der Invertierung verloren. Des Weiteren
erfordert der Ansatz stetig differenzierbare Eingangssignale, weshalb zunächst ei-
ne Glättung des Fahrzyklus durchgeführt werden muss. Dies ist vergleichbar mit
der Verwendung eines Fahrermodells bei der vorwärtsgerichteten Simulation (siehe
Bild 2.8). In [87] wurden ein quasistationäres, dynamisches und invers-dynamsiches
Modell bezüglich der Abbildung des Kraftstoffverbrauchs miteinander verglichen.
Für mehrere Fahrzyklen ergab sich hierbei ein maximaler Unterschied von ca. 4 %.

Die Vorteile rückwärtsgerichteter Simulationen liegen im geringen Rechenaufwand
und der einfacheren Anpassbarkeit der Modelle hinsichtlich Systemparameter und
-struktur (keine Regler für die einzelnen Antriebsstrangkomponenten notwendig).
Dadurch eignet sich dieser Simulationsansatz besonders für Optimierungsaufga-
ben, die insbesondere Bestandteil von Algorithmen für Betriebsstrategien sind
und bei der Dimensionierung von Antriebssträngen vorkommen [58, 216].

2.3.3 Antriebsstrang- und Getriebemodellierung

Der Begriff Modellierung steht hier für die mathematische Beschreibung von Sys-
temen anhand physikalischer Gesetzmäßigkeiten und funktionaler Zusammenhän-
ge. Darüber hinaus wird die Lösung der hieraus resultierenden mathematischen
Gleichungen als Simulation bezeichnet. Zur Modellierung und Simulation von
Systemen existieren bereits entsprechende Softwaretools mit verschiedenen Arten
der Modelleingabe sowie unterschiedlichen Automatisierungsgraden hinsichtlich
der Modellierung und Simulation. Grundsätzlich wird gemäß Bild 2.10 zwischen
der komponenten- und signalflussorientierten Modelleingabe unterschieden [55].

Modellierung Ergebnisse

Signalfluss-
orientierte 

Modelleingabe

Komponenten-
orientierte 

Modelleingabe

SimulationSystem Mathematische 
Beschreibung

Bild 2.10: Möglichkeiten zur Modelleingabe bei gängigen Softwaretools zur Systemsi-
mulation.
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Bei der signalflussorientierten Modelleingabe müssen die Modellgleichungen zu-
nächst händisch aufgestellt und gemäß der geforderten Definition von Ein- und
Ausgangsgrößen umgeformt werden. Die umgeformten Gleichungen werden dann
innerhalb der Simulationssoftware durch elementare Blöcke mit definierten Ein-
und Ausgangsgrößen dargestellt. Ein bekanntes Simulationstool für diese Art
der Modelleingabe ist Matlab/Simulink. Die komponentenorientierte Modellein-
gabe erfolgt durch Zusammenstellung elementarer Komponentenblöcke, die phy-
sikalische Komponenten (z. B. Federelement oder elektrischer Widerstand) re-
präsentieren und deren Schnittstellen anstatt als Ein- und Ausgangsgrößen als
Potenzial- und Flussgrößen (z. B. Spannung und Strom bei elektrischen Syste-
men [92, 134]) definiert sind. Auf Basis einer solchen Zusammenstellung wer-
den die zugehörigen Modellgleichungen automatisch unter Berücksichtigung der
geforderten Definition von Ein- und Ausgangsgrößen erzeugt. Die Modularität
bei der Modelleingabe sowie die automatische Modellerzeugung ermöglichen es,
dem Anwender mit möglichst geringem Arbeitsaufwand beliebige (auch multi-
physikalische) Systemkonfigurationen zu modellieren und simulieren. Die gängi-
gen Softwaretools diesbezüglich sind die auf dem Modellica-Standard [55] ba-
sierenden Tools Dymola [39], MapleSim [113] und Simulation X [223] sowie
die Matlab/Simulink-Toolbox SimScape [37, 211].

Zur Modellierung hybridelektrischer Antriebstränge stehen zahlreiche Soft-
waretools mit entsprechenden Modellbibliotheken zur Verfügung. Dazu gehören
unter anderem die bereits oben erwähnten Tools zur Modellierung multiphysikali-
scher Systeme: SimScape Toolbox für Matlab/Simulink mit den Modellbibliothe-
ken SimDriveLine [100] und SimPowerSystems [192] sowie die Modellica-basierten
Tools Dymola, MapleSim und Simulation X. Da die Modelleingabe bei diesen
Tools komponentenorientiert erfolgt, lassen sich die Modellschnittstellen beliebig
wählen und somit alle Modelltypen für die vorwärts- und rückwärtsgerichteten
Simulationen erzeugen. Darüber hinaus gibt es Tools, die speziell für die An-
triebsstrangmodellierung entwickelt wurden. Hierbei handelt es sich um in Mat-
lab/Simulink programmierte Modellbibliotheken, die aufgrund der signalflussori-
entierten Modelleingabe festgelegte Schnittstellen enthalten und somit entweder
nur für vor- oder rückwärtsgerichtete Simulationen geeignet sind. Zu diesen Tools
gehören PSAT [182] für vorwärtsgerichtete Simulationen und ADVISOR [136, 224]
für rückwärtsgerichtete Simulationen. Eine Auflistung weiterer Tools zur Antriebs-
strangsimulation ist in [25, 58] zu finden.

Die Getriebemodellierung erfolgt sowohl bei den auf Matlab/Simulink als
auch bei den auf Modellica basierenden Tools nach dem Prinzip der kompo-
nentenorientierten Modelleingabe, sodass die jeweiligen Benutzeroberflächen der
Tools das Zusammenstellen beliebiger Getriebekonfigurationen anhand elementa-
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rer Übersetzungs- und Schaltelementkomponenten ermöglichen [64, 189]. Dabei
lassen sich auch die Getriebeverluste durch Reibung zwischen den Zahnflanken
und in den Lagern sowie durch Schleppmomente bei nasslaufenden Kupplungs-
und Bremselementen berücksichtigen [162, 184]. Laut [39, 100] ermöglichen die-
se Tools darüber hinaus die Erzeugung echtzeitfähiger Getriebemodelle mit ei-
ner ausreichend genauen Abbildung der Dynamik, um diese Modelle in Tests von
Getriebesteuergeräten im Rahmen von Hardware-in-the-Loop-Simulationen ein-
zubinden. Eine der größten Herausforderung hierbei ist die Berücksichtigung der
durch die Kupplungs- und Bremselemente hervorgerufenen Schaltereignisse (Über-
gang zwischen Haft- und Gleitreibung), da diese Strukturänderungen im Getriebe
hervorrufen und aufgrund der festen Simulationsschrittweite möglicherweise nicht
rechtzeitig berücksichtigt werden können. In [39] wurde die Echtzeitfähigkeit von
einem Dymola-Modell eines Sechsganggetriebes nachgewiesen, wobei hierzu aller-
dings der Detaillierungsgrad des Getriebemodells reduziert werden musste. Gene-
rell steigt die Berechnungszeit bei komplexeren Getriebemodellen an, sodass zur
Erfüllung der Echtzeitfähigkeit meist eine Reduzierung der Modellgüte erforder-
lich ist. Bei den Matlab-basierten Modellen werden dem Anwender diesbezüglich
Maßnahmen zur Reduzierung des Detaillierungsgrads vorgeschlagen, die sich im
Wesentlichen auf eine vereinfachte Darstellung der Reibung beziehen.

2.3.4 Automatische Erzeugung von Getriebemodellen

Die Modellierung mit komponentenorientierter Modelleingabe erfordert die Er-
zeugung der mathematischen Beschreibung eines Systems auf Basis dessen Zu-
sammensetzung aus elementaren Systemkomponenten, siehe Bild 2.11. Methoden
zur Umsetzung einer solchen Modellerzeugung sind vor allem im Bereich elektri-
scher Systeme bekannt. Mit diesen lassen sich die Knoten- und Maschengleichun-
gen beliebiger, linearer und zeitinvarianter, elektrischer Schaltungen systematisch
aufstellen. Bei graphenbasierten Methoden beispielsweise erfolgt eine Abstraktion
elektrischer Schaltungen durch Netzwerke, die wiederum anhand von Graphen (be-
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Bild 2.11: Komponentenorientierte Modellierung eines mechanischen Beispielsystems.
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stehend aus Knoten und Zweigen) beschrieben werden [30]. Auf Basis dieser Gra-
phenbeschreibung lässt sich das Gleichungssystem mit allen notwendigen Knoten-
und Maschengleichungen ableiten. Gemäß der Erweiterung nach [115, 180] ist auch
die Erzeugung eines Modells in Zustandsraumdarstellung möglich. Eine weitere
Methode zur Modellerzeugung ist die sogenannte „modifizierte Knotenanalyse“,
bei der jede Teilkomponente ein eigenes Teilgleichungssystem besitzt [85, 222]. An-
hand der Information, welche Teilkomponenten miteinander verbunden sind, lassen
sich diese Teilgleichungssysteme zu einem Gesamtgleichungssystem zusammenfü-
gen. Um die Beschreibung der Schaltung in Zustandsraumdarstellung zu erhalten,
sind weitere Umformungen des Gleichungssystems nach [98, 99, 147] erforderlich.
Generell ist die Anwendung dieser Methoden nicht auf elektrische Schaltungen
beschränkt, da Systeme unterschiedlicher physikalischer Domänen Äquivalenzen
aufweisen [92, 121, 134], die eine Abstraktion der Methode zur Anwendung auf
Systeme aller Domänen oder auch auf multiphysikalische Systeme ermöglichen.
Als Einschränkung bleibt jedoch die Anwendbarkeit auf lineare und zeitinvari-
ante Systeme. Daher erfolgt oft eine Trennung von linearen und nichtlinearen
Systemanteilen im Vorfeld der Modellierung [206], sodass nur die Modellgleichun-
gen des linearen Teilsystems erzeugt werden. Die Berücksichtigung der Nichtlinea-
ritäten erfolgt dann im Nachhinein in Kombination mit den Modellgleichungen
des linearen Teilsystems.

Wie in Kapitel 2.3.3 bereits erwähnt, ermöglichen Softwaretools die komponen-
tenorientierte Modellierung von multiphysikalischen Systemen, sodass hierbei ent-
sprechende Methoden zur Modellerzeugung implementiert sein müssen. Um welche
es sich hierbei handelt, ist im Detail meist nicht angegeben. In [37] wird lediglich
darauf hingewiesen, dass die Modellerzeugung bei SimScape anhand eines netz-
werkbasierten Ansatzes erfolgt. Bezüglich Dymola kommen laut [39] graphenba-
sierte Verfahren zum Einsatz, mit denen sich Gleichungssysteme mit minimaler
Größe bestimmen lassen.

Die Erzeugung von Getriebemodellen findet unter anderem zur Analyse von
Getriebekonfigurationen Anwendung. In [77, 78] wird die klassische Knotenana-
lyse zur Erzeugung der Modellgleichungen für beliebige Getriebekonfigurationen
angewendet, um die Kinematik und Statik von Getrieben zu analysieren. Zur Be-
rücksichtigung von Getriebeverlusten lassen sich hierbei Wirkungsgrade vorgeben.
Eine auf der Graphentheorie basierende Erzeugung von Getriebemodellen wird
in [53, 90, 163] vorgestellt. Diese ermöglicht die Analyse stationärer Leistungsflüs-
se innerhalb beliebiger Konfigurationen von Umlaufgetrieben. In [164] wird diese
Methode zwecks Analyse der Dynamik erweitert, sodass sich Massenträgheiten im
Getriebe berücksichtigen lassen.
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2.4 Optimierung hybridelektrischer Antriebsstränge
Die Elektrifizierung von Antriebssträngen hin zu Hybridtechnologien geht mit ei-
ner Vielzahl möglicher Antriebsstrangtopologien sowie Auslegungen der Antriebs-
strangkomponenten und Betriebsführung einher. Aufgrund der damit verbunde-
nen Komplexität kann die Suche nach dem bestmöglichen Entwurf nur noch mo-
dellgestützt erfolgen, wobei die Größe des Entwurfsraums eine Überprüfung aller
Möglichkeiten nach dem Brute-Force-Prinzip selbst unter Anwendung von Simu-
lationen impraktikabel macht. Um einen optimalen Entwurf mit einer möglichst
geringen Anzahl an Modellauswertungen zu bestimmen, werden oftmals mathema-
tische Methoden zur Optimierung herangezogen. Hierzu wird ein entsprechendes
Optimierungsproblem formuliert und ein dafür geeignetes Verfahren zur Ermitt-
lung des globalen Optimums angewendet. Im Allgemeinen liegen bei der Antriebs-
strangoptimierung nichtlineare und nichtkonvexe Probleme vor, die sowohl durch
diskrete als auch kontinuierliche Größen beschrieben werden [140, 196].

Bild 2.12 zeigt die üblicherweise zur Antriebsstrangoptimierung herangezoge-
ne Systemaufteilung von hybridelektrischen Antriebssträngen. Die Topologie be-
schreibt dabei die Anordnung der Antriebsstrangkomponenten, die wiederum eine
bestimmte Technologie und Dimensionierung aufweisen. Für den Betrieb des An-
triebsstrangs ist eine an die Topolgie und Antriebsstrangkomponenten angepass-
te Betriebsstrategie erforderlich, die als übergeordnete Regelung bzw. Steuerung
den Betriebsmodus und die Leistungsaufteilung zwischen Verbrennungs- und Elek-
tromotor vorgibt. Die tatsächliche Umsetzung dieser Vorgaben erfolgt durch die
unterlagerten Steuerungen und Regelungen der Antriebsstrangkomponenten (vgl.
Bild 2.8). Das zu lösende Optimierungsproblem für den gesamten Antriebsstrang
beruht im Wesentlichen auf einer oder mehrerer Kostenfunktionen, die durch ge-
eignete Konfigurationen der Topologie, Antriebsstrangkomponenten und Betriebs-
strategie minimiert werden müssen. Typischerweise beschreiben diese Kostenfunk-
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Antriebsstrang-
konfiguration

seriell, parallel,….
DKG, AG *,…
Benzin, Diesel,…
PMSM, ASM,…
SuperCap, Li-ion,…
regelbasiert, 
optimale Steuerung

* DKG: Doppelkupplungsgetriebe ; AG: Automatikgetriebe

Topologie

Technologie + 
Dimensionierung der 

Antriebsstrangkomponenten

Bild 2.12: Allgemeine Systemaufteilung hybridelektrischer Antriebsstränge und Unter-
teilung der Antriebsstrangoptimierung in Teiloptimierungen der Konfigura-
tion und Betriebstrategie [196].



2.4 Optimierung hybridelektrischer Antriebsstränge 29

tionen Betriebs- und Systemkosten, wie z. B. Kraftstoffverbrauch, Gewicht oder
monetäre Systemkosten [196].

Zur Durchführung der Optimierung ist es grundsätzlich von Interesse, das gesam-
te Optimierungsproblem des Antriebsstrangs in mehrere Teilprobleme aufzuteilen,
die jeweils kleinere Suchräume aufweisen und somit effizienter gelöst werden kön-
nen [7, 212]. Separate Optimierungen einzelner Teilprobleme für Topologie, Dimen-
sionierung und Betriebsstrategie führen laut [45] zu einem lediglich suboptimalen
Gesamtsystem, da die jeweiligen Teilprobleme nicht unabhängig voneinander sind.
Eine laut [45] typische Aufteilung von Systemen hinsichtlich der Optimierung ist
die Aufteilung zwischen Strecke und Regelung, was bei hybridelektrischen An-
triebssträngen einer Aufteilung zwischen Antriebsstrangkonfiguration (Topologie
und Dimensionierung) und Betriebsstrategie entspricht. Da zur Bestimmung des
globalen Optimums die entsprechenden Teilprobleme nicht unabhängig voneinan-
der gelöst werden können, ist eine geeignete Reihenfolge bei der iterativen Ausfüh-
rung der einzelnen Teiloptimierungen erforderlich. Die grundsätzlichen Möglichkei-
ten hierzu sind in Bild 2.13 dargestellt. Bei der abwechselnden Optimierung wird
eine initiale Auslegung der Antriebsstrangkonfiguration oder Betriebsstrategie vor-
geben und jeweils abwechselnd ein Teilproblem mit der Lösung des anderen gelöst.
Trotz Anwendung geeigneter Optimierungsverfahren für die beiden Teilprobleme
kann es hierbei vorkommen, dass die Ergebnisse der Teiloptimierungen nicht kon-
vergieren und somit kein Optimum für das Gesamtproblem bestimmbar ist. Im
Gegensatz dazu ist dies bei der verschachtelten und simultanen Vorgehensweise
möglich [45, 196]. Bei der verschachtelten Optimierung erfolgt in jedem Iterati-
onsschritt der übergeordneten Optimierung die Betriebsoptimierung und bei der
simultanen Optimierung erfolgt die direkte Optimierung des gesamten Problems
ohne Aufteilung in Teilprobleme. Einige Beispiele zur verschachtelten Optimierung
sind in [15, 194] und zur simultanen Optimierung in [29, 44, 144, 169] zu finden.

Optimierung der 
Antriebsstrang-
konfiguration
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Betriebs-
optimierung

2
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a c
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1
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Bild 2.13: Mögliche Reihenfolgen zur iterativen Ausführung der einzelnen Teiloptimie-
rungen der Antriebsstrangkonfiguration und Betriebsstrategie. [196].
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Die folgenden Unterkapitel geben einen Überblick über die in der einschlägigen
Literatur beschriebenen Methoden zur Optimierung von Betriebsstrategien und
Antriebsstrangkonfigurationen. Zunächst werden Offline-Betriebsstragien für An-
triebsstrangoptimierungen betrachtet. Danach folgen echtzeitfähige Betriebsstra-
tegien für die Verwendung im realen Fahrbetrieb und eine Übersicht von Methoden
zur Optimierung von Topologie und Dimensionierung der Antriebsstrangkompo-
nenten.

2.4.1 Betriebsstrategien

Um das Potenzial hybridelektrischer Antriebsstränge gänzlich auszuschöpfen, be-
darf es einer geeigneten Betriebsstrategie, die einen optimalen Betrieb des elek-
trischen und verbrennungsmotorischen Antriebssystems ermöglicht und somit
maßgeblich zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs beiträgt. Dabei wird zwi-
schen Offline- und Echtzeit-Betriebsstrategie unterschieden. Während Offline-
Betriebsstrategien hauptsächlich zur Durchführung von Simulationen im Rahmen
von Optimierungen oder Konzeptbewertungen dienen, können echtzeitfähige Be-
triebsstrategien auf Steuergeräte implementiert und im realen Fahrbetrieb ange-
wendet werden. Im Folgenden werden die in der Literatur vorzufindenden Metho-
den für Betriebsstrategien unter dem Gesichtspunkt der Offline-Anwendung be-
trachtet. Hierzu erfolgt gemäß Bild 2.14 zunächst die Unterteilung in heuristische
und optimierungsbasierte Methoden.

• Regeln
• Kennfelder
• Zustandsautomaten
• Fuzzy-Regelungen

analytisch numerisch

Auslegung/
Parametrierung

• Pontryagin‘sches 
Maximumprinzip (PMP)

• Dynamische Program-
mierung (DP)

• Evolutionäre 
Algorithmen (EA)

• Quadratische 
Programmierung (SQP)

• PMP

Mischformen

• DP-PMP
• DP-SeDuMi

heuristische
Methoden

optimierungsbasierte 
Methoden

Betriebsstrategien

• DP, SDP
• PMP
• PSO, SQP

Bild 2.14: Kategorisierung der Offline-Betriebsstrategien für hybridelektrische
Antriebsstränge nach [68, 131, 135, 225]. Abkürzungen: PMP -
Pontryagin’sches Maximumprinzip, DP - Dynamische Programmierung,
SDP - Stochastische Dynamische Programmierung, PSO - Partikel-
Schwarm-Optimierung, SQP - Quadratische Optimierung (Sequential
Quadratic Programming), SeDuMi - Software Tool.
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Die Auslegung heuristischer Methoden basiert generell auf Expertenwissen, wo-
bei die Umsetzung meist anhand einfacher Regeln, Kennfelder [88, 213], Zustands-
automaten oder Fuzzy-Regelungen [1, 122, 186] erfolgt. Ein oftmals verwendeter
und intuitiver Ansatz besteht darin, die Methoden so auszulegen, dass Elektro- und
Verbrennungsmotor während der Fahrt immer möglichst nahe am effizientesten Ar-
beitspunkt betrieben werden [74]. Darüber hinaus besteht die Möglichkeit, die Me-
thodenauslegung entweder anhand von Optimierungsverfahren zu optimieren oder
auf Basis von Optimierungsergebnissen anzupassen [13, 14, 130]. Generell muss
bei der Anwendung heuristischer Methoden sichergestellt sein, dass der Batterie-
ladezustand stets innerhalb der zulässigen Betriebsgrenzen verläuft. Eine gängige
Methode in diesem Zusammenhang ist die Regelung des Ladezustandes nach dem
Prinzip eines Schaltreglers [93]. Mit heuristischen Methoden als Betriebsstrategie
lassen sich hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs lediglich suboptimale Ergebnisse
erzielen, die sich bestenfalls an das Optimum annähern. Vorteilig ist die Einfach-
heit der Umsetzung, der geringer Rechenaufwand und dass keinerlei Vorkenntnisse
über die zu fahrende Strecke vorliegen müssen. Dadurch eignen sich heuristische
Methoden prinzipiell auch zur Umsetzung einer Echtzeit-Betriebsstrategie.

Optimierungsbasierte Methoden ermöglichen die optimale Steuerung dynami-
scher Systeme. Dabei werden die für einen optimalen Systembetrieb notwendigen
Steuergrößen durch Lösen eines entsprechenden Optimierungsproblems bestimmt.
Die allgemeine Formulierung solcher Optimierungsprobleme unter Berücksichti-
gung eines festgelegten Endzustandes xe und einer festen Endzeit te erfolgt durch
Beschreibung der Gesamtkosten K gemäß

K =
te∫︂

0

f0 (x, u, t) dt, (2.11)

mit der Kostenfunktion f0, der skalaren Zustandsgröße x und der Steuergröße u,
wobei x und u jeweils Funktionen von der Zeit t sind. Für den Fall, dass xe und te

im Vorfeld unbekannt und somit selbst Gegenstand der Optimierung sind, weist die
Kostenfunktion einen weiteren Term zur Berücksichtigung dieser Größen auf [50,
159]. Dies ist bei der Betriebsoptimierung von hybridelektrischen Antriebssträngen
in der Regel nicht der Fall, da xe dem bekannten Batterieladezustand am Ende
der Fahrt entspricht und die Optimierung auf Grundlage von Fahrzyklen mit defi-
nierter Dauer te erfolgt. Darüber hinaus wird für die Kostenfunktion f0 der aufge-
wendete Kraftstoff-Volumenstrom, für den Zustand x der Batterieladezustand und
für die Steuergröße u die Leistungsaufteilung zwischen Elektro- und Verbrennungs-
motor gewählt. Allerdings bieten Hybridfahrzeuge mit Multi-Mode-Getriebe einen
zusätzlichen Freiheitsgrad bezüglich der Auswahl von Gang und Betriebsmodus,
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weshalb eine zusätzliche diskrete Steuergröße vorliegt. Der Einfachheit halber wird
zur allgemeinen Beschreibung der Methoden von einer Steuergröße ausgegangen.
Eine mögliche Umsetzung für mehrere Steuergrößen ist in Kapitel 4.3 beschrieben.
Zur optimalen Steuerung muss ein Verlauf der Steuergröße u (t) gefunden werden,
der innerhalb des Zeitintervals [0 te] sowohl K minimiert als auch die Nebenbe-
dingung hinsichtlich des Systemzustands x für die Zustandsdifferenzialgleichung

ẋ = f (x, u, t) (2.12)

erfüllt. Darüber hinaus sind die Randbedingungen für die Anfangs- und Endzu-
stände

x (0) = x0,

x (te) = xe
(2.13)

und die systembedingten Grenzen der Steuer- und Zustandsgröße

u ∈ U , (2.14)

x ∈ X , (2.15)

mit U , X ⊆ R zu berücksichtigen. In Bild 2.14 sind die üblicherweise verwende-
ten optimierungsbasierten Methoden für Betriebsstrategien von hybridelektrischen
Antriebssträngen angegeben. Generell wird zwischen analytischen, numerischen
und kombinierten Methoden unterschieden, wobei die Anwendbarkeit unter an-
derem von den konkreten Eigenschaften des Optimierungsproblems (2.11)–(2.15)
abhängt (z. B. konvexe oder quadratische Kostenfunktion).

Bei der analytischen Optimierung von Betriebsstrategien kommt hauptsächlich
das Pontryagin‘sches Maximumprinzip (PMP) zur Anwendung [50, 69, 75, 166].
Das PMP ist eine Erweiterung der gewöhnlichen Variationsrechnung um die Be-
rücksichtigung beschränkter Steuergrößen. Zur Lösung des Optimierungsproblems
(2.11)–(2.15) ohne Begrenzung der Zustandsgrößen wird zunächst die Hamilton-
Funktion

H (x, u, λ, t) = −f0 (x, u, t) + λ · f (x, u, t) (2.16)

aufgestellt, in der die Kostenfunktion f0 und die mit den Lagrange-Multiplikatoren
λ (t) gewichtete Systemfunktion f eingehen. Die notwendigen Bedingungen für ein
Optimum von (2.11) lauten gemäß [50, 69]

ẋ = ∂H (x, u, λ, t)
∂λ

, (2.17)
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λ̇ = −∂H (x, u, λ, t)
∂x

, (2.18)

0 = ∂H (x, u, λ, t)
∂u

, (2.19)

mit den Anfangs- und Endzuständen (2.13) und der Steuergrößenbeschränkung
(2.14). Für den unbeschränkten Fall von u und unter der Bedingung, dass (2.19)
nach u umformbar ist, lässt sich (2.19) zur Substitution von u in (2.17) und (2.18)
nutzen. Daraus resultiert ein Differenzialgleichungssystem mit x(t) und λ(t) als
unbekannte Funktionen, das mit den laut (2.13) geforderten Anfangs- und End-
zuständen ein Randwertproblem darstellt. Durch Lösen dieses Randwertproblems
ergeben sich die optimalen Verläufe x∗(t) und λ∗(t), die wiederum durch Einset-
zen in (2.19) zur Bestimmung der optimalen Steuergröße u∗(t)18 dienen [50, 69].
Theoretisch können mehrere Lösungen für u∗(t) existieren, wodurch die Erfüllung
der notwendigen Bedingungen (2.17)–(2.19) nicht mehr ausreichend für ein globa-
les Optimum ist. In diesem Fall muss zusätzlich als hinreichende Bedingung die
Hesse-Matrix der Hamilton-Funktion nach u untersucht werden. Laut [50, 69] ist
das in der Praxis kaum relevant, da die Existenz und Eindeutigkeit einer Lösung
meist im Vorfeld feststeht.

Sofern eine Beschränkung der Steuergröße u vorliegt, ist (2.19) als Optimalitäts-
bedingung nicht mehr gültig und gemäß dem PMP durch die allgemeinere Formu-
lierung

H (x∗, u∗, λ∗, t) ⩾ H (x∗, u, λ∗, t) , (2.20)

mit u, u∗ ∈ U zu ersetzen. Demnach muss eine Steuergröße innerhalb von U
gefunden werden, die zu einem Maximum der Hamilton-Funktion führt. Dies
ist im Allgemeinen nicht mehr ganzheitlich analytisch möglich und erfordert
eine an den Anwendungsfall angepasste Lösung. Einige Beispiele sind in [69]
aufgeführt.

Die analytische Betriebsoptimierung bei hybridelektrischen Antriebssträngen nach
dem PMP erfolgt anhand konvexer Antriebsstrangmodelle (Approximation der
Verlustkennfelder durch konvexe Funktionen) [75, 152, 166], wodurch sich zum
einen eine analytische Systembeschreibung und zum anderen ein eindeutiges glo-
bales Optimum für (2.11) ergibt19 [12, 18, 36, 62]. Darüber hinaus wird der Batte-

18Die mit ∗ gekennzeichneten Größen stellen die Lösung des Optimierungsproblems dar, d. h.,
durch Einsetzen in die Kostenfunktion f0 ergibt sich das Minimum für die Kosten K.

19Die notwendigen Optimalitätsbedingungen sind auch hinreichend, wenn f0 und f hinsichtlich
u konvex sind und x linear oder gar nicht in f eingeht [12]. In Spezialfällen darf f auch bez. x
konkav sein [109].
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rieladezustand durch einen einfachen Integrator beschrieben, sodass keine Abhän-
gigkeit der Systemfunktion f vom Zustand x und somit ein konstanter Lagrange-
Multiplikator λ vorliegt (λ̇ = 0, vgl. (2.18)). Unter diesen Bedingungen lässt sich
durch Analyse der Hamilton-Funktion ein Maximum bestimmen, wodurch sich eine
bereichsweise analytische Beschreibung der optimalen Steuergröße unter Berück-
sichtigung der Steuergrößenbegrenzung (2.14) ergibt. Dabei wird zunächst davon
ausgegangen, dass der optimale Lagrange-Multiplikator λ∗ bekannt ist. Die Lösung
des Randwertproblems bzw. die Bestimmung des konkreten Wertes für λ∗ erfolgt
in der Regel numerisch unter Anwendung eines Schießverfahrens (z. B. Bisektion,
Newton-Verfahren).

Der Vorteil analytischer Betriebsoptimierungen nach dem PMP liegt im gerin-
gen Rechenaufwand zur Bestimmung des Optimums, was sehr schnelle Aus-
wertungen der entsprechenden Algorithmen ermöglicht. Nachteilig ist, dass dis-
krete Steuergrößen (z. B. Gangwahl) nicht ohne zusätzliche numerische Maß-
nahmen berücksichtigt werden können. Darüber hinaus entstehen aufgrund des
Unterschieds, der durch die approximierenden konvexen Funktionen gegenüber
den originalen kennfeldbasierten Antriebsstrangmodellen hervorgerufen wird, Ab-
weichungen zum eigentlichen Optimum, das sich für die originalen Modelle
ergeben würde.

In Bild 2.14 sind die typischerweise verwendeten Verfahren zur numerischen
Optimierung von Betriebsstrategien angegeben. Hierzu gehören die Dynamische
Programmierung (DP) [11, 12], die Stochastische Dynamische Programmierung
(SDP) [129, 142, 171], das Prontryagin’sche Maximumprinzip20 (PMP) [108, 207],
die Partikelschwarmoptimierung (PSO) [24] und die Sequenzielle Quadratische
Optimierung (SQP) [15]. Die PSO und SQP sind im allgemeinen Verfahren zur
Lösung statischer Optimierungsprobleme ohne Zustandsgröße x und Systemglei-
chung (2.12), weshalb das dynamische Optimierungsproblem der Betriebsoptimie-
rung zunächst in ein statisches Problem überführt werden muss [69, 111, 159].
Dies geschieht durch Anwendung einer zeitlichen Diskretisierung, sodass ein sta-
tisches Optimierungsproblem mit unbekannten Steuergrößen für jeden diskreten
Zeitschritt entsteht. Gegenüber diesen Verfahren kommt die DP ohne diese Um-
wandlung aus und setzt hinsichtlich des Optimierungsproblems keine speziellen
Anforderungen an Konvexität o. Ä. voraus. So lassen sich mit der DP nichtlineare
und unstetige Probleme mit Zustands- und Steuergrößenbeschränkungen eindeu-
tig und zuverlässig lösen. Allerdings bedingt die Umsetzung des Verfahrens einen
hohen Speicher- und Rechenbedarf, sodass es bei Problemen mit mehreren Steuer-
und Zustandsgrößen schnell an seine Grenzen kommt.

20Hierbei erfolgt die Auswertung der Optimalitätsbedingungen (2.17), (2.18) und (2.20) nume-
risch.
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Zur Anwendung der DP wird zunächst das Optimierungsproblem (2.11)–(2.15) in
N Schritte diskretisiert. Unter Anwendung des expliziten Euler-Verfahrens ergibt
sich z. B.

Kd = T ·
N∑︂

k=0
f0 (xk, uk, k),

xk+1 = xk + T · f (xk, uk, k) ,

xk=0 = x0, xk=N = xe,

uk ∈ U , xk ∈ X ,

(2.21)

mit den diskreten Kosten Kd, der Schrittweite T und dem Index k, sodass tk = k·T
gilt. Darüber hinaus ist eine Quantisierung der Steuer- und Zustandsgröße erfor-
derlich, wobei die diskreten Wertigkeiten dieser Größen durch das Steuergrößen-
raster uR und Zustandsgrößenraster xR angegeben werden. Bild 2.15 veranschau-
licht die grundsätzliche Vorgehensweise zur Durchführung der DP anhand des Zu-
standsgrößenrasters xR. Zunächst wird für k = (N -1)...0 eine Rückwärtsrechnung
zur Ermittlung der optimalen Übergänge zwischen den quantisierten Zustandswer-
ten von k nach k + 1 durchgeführt. Um hierbei den geforderten Endzustand xe

einzuhalten, werden für k = N alle übrigen Zustandswerte von der Entscheidungs-
findung ausgeschlossen und die entsprechenden Übergänge nicht berücksichtigt.
Basierend auf den optimalen Übergängen aus der Rückwärtsrechnung und unter
Vorgabe eines Anfangszustandes x0 werden im Anschluss mit einer Vorwärtsrech-
nung für k = 0...(N -1) die optimalen Trajektorien u∗

k und x∗
k bestimmt. Die DP
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Bild 2.15: Funktionsprinzip der Dynamischen Programmierung: a) Rückwärtsrechnung
zur Bestimmung aller optimalen Zustandsübergange und b) Vorwärtsrech-
nung zur Bestimmung der optimalen Zustandstrajektorie x∗

k.



36 2. Stand der Wissenschaft und Technik

beruht auf dem Bellman’schen Optimalitätsprinzip [10, 12, 159], das besagt, dass
für eine optimale Trajektorie u∗(t) mit t ∈ [0 te], die ein System optimal vom
Anfangszustand x0 in den Endzustand xe überführt, jede mögliche Teiltrajektorie
u∗(t̃) mit t̃ ∈ [t1 te] und t1 > 0, die das System vom Zwischenzustand x∗(t1) in
den Endzustand xe überführt, ebenfalls optimal ist. Bei der Rückwärtsrechnung
wird dieses Prinzip genutzt, indem basierend auf der Kenntnis einer optimalen
Teiltrajektorie der Steuergröße, die das System von x∗

k+1 nach xe überführt, der
optimale Zustand x∗

k und die optimale Steuergröße u∗
k für einen Übergang nach

x∗
k+1 bestimmt werden. Aufgrund der Quantisierung von Steuer- und Zustandsgrö-

ße existiert nur eine endliche Anzahl an Entscheidungsmöglichkeiten, von denen die
optimalen Entscheidungen zu jedem Zeitpunkt bestimmt und gespeichert werden
müssen. Das Ergebnis der Optimierung ist somit eine zeitliche Aneinanderreihung
optimaler Entscheidungen.

Zur Anwendung der DP auf das Optimierungsproblem (2.21) wird das Zustands-
größenraster xR =

[︁
xR

1 ...xR
n

]︁T und Eingangsgrößenraster uR =
[︁
uR

1 ...uR
m

]︁T zu-
grunde gelegt und eine Kostenmatrix Kd definiert. Diese Matrix weist n-Zeilen für
jeden Zustandswert in xR und N+1 Spalten für jeden Zeitwert auf, wobei die Ein-
träge die minimalen Wegkosten für die Übergänge von den zugeordneten Zustands-
und Zeitwerten nach xe wiedergeben. Diese Wegkosten stellen die Grundlage für die
Entscheidungsfindung dar. Für die Rückwärtsrechnung sind zunächst die End-
kosten Kd,1...n,N zu definieren und anschließend folgende Schritte für k = (N -1)...0
durchzuführen:

1. Bestimmung der minimalen Wegkosten zum Zeitpunkt k und für alle Ele-
mente des Zustandsgrößenrasters xR

i mit i ∈ 1...n:

Kd,i,k = min
uk∈U

(︁
Kd,p,k+1 + T · f0

(︁
xR

i , uk, k
)︁)︁

, (2.22)

mit

U =
{︁

uR
j mit j ∈ 1...m

}︁
. (2.23)

Die Kosten Kd,p,k+1 werden dabei anhand des zukünftigen Zustandswerts

xp = xR
i + T · f

(︁
xR

i , uk, k
)︁

(2.24)

aus der Kostenmatrix Kd entnommen. Der Index p bezeichnet dabei die
Zeilen in xR und Kd, die dem Zustand xp zugeordnet sind. Da in der Regel
kontinuierliche Zustandsgrößen vorliegen und xp somit nicht zwangsläufig auf
dem Zustandsgrößenraster liegt, wird Kd,p,k+1 auf Basis der gemäß dem Zu-
standsgrößenraster nächstgelegenen Zustände und Kosten interpoliert [11].
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2. Die optimalen Steuer- und Zustandsgrößen (grüne Pfeile in Bild 2.15) erge-
ben sich zu

u∗
i = arg min

uk∈U

(︁
Kd,p,k+1 + T · f0

(︁
xR

i , uk, k
)︁)︁

(2.25)

x∗
i = xR

i + T · f
(︁
xR

i , u∗
i , k
)︁

(2.26)

und müssen zur weiteren Verwendung bei der Vorwärtsrechnung in den Ma-
trizen

Qu,i,k = u∗
i (2.27)

Qx,i,k = x∗
i (2.28)

abgespeichert werden. Qu und Qx besitzen jeweils n Zeilen und N Spalten.

Um im Rahmen der Vorwärtsrechnung die optimale Steuer- und Zustandstra-
jektorie zu bestimmen, müssen unter Vorgabe eines Anfangszustands x∗

0 = x0 und
für k = 0...(N -1) die folgenden Schritte durchgeführt werden:

1. Die optimale Steuergröße aus der Matrix Qu entnehmen:

u∗
k = Qu,p,k, (2.29)

wobei sich der Index p gemäß der zur Zustandsgröße

xp = x∗
k (2.30)

zugehörigen Zeile im Zustandsgrößenraster ergibt. Sofern xp nicht auf dem
Zustandsgrößenraster liegt, muss für u∗

k in (2.29) entweder der nächstgelegene
Wert ausgewählt oder eine entsprechende Interpolation durchgeführt werden.

2. Die optimale Zustandsgröße für den folgenden Zeitschritt lässt sich entweder
gemäß

x∗
k+1 = Qx,p,k (2.31)

aus Qx entnehmen oder alternativ mittels der Zustandsgleichung

x∗
k+1 = x∗

k + T · f (x∗
k, u∗

k, k) (2.32)

berechnen.
Die aufgrund der Quantisierung auftretenden Ungenauigkeiten können entweder
durch Interpolation der Wegkosten [11] oder durch Erhöhung der Quantisierungs-
Auflösung reduziert werden. Allerdings entspricht die Gesamtanzahl der Funk-
tionsauswertungen dem Produkt der Anzahlen der Quantisierungsstufen aller
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Steuer- und Zustandsgrößen, wodurch sich der Rechenaufwand durch Erhöhung
der Auflösung entsprechend schnell erhöht. Der Vorteil der DP liegt in der unein-
geschränkten Anwendbarkeit auf jegliche Art dynamischer Optimierungsproble-
me (sofern die Problemgröße nicht die verfügbare Rechenkapazität überschreitet).
Demgegenüber steht der hohe Rechenaufwand, um ein Optimierungsproblem mit
ausreichend hoher Auflösung zu lösen. Für eine schnelle und gleichzeitig für kom-
plexe Probleme geeignete Optimierung kann die DP mit anderen z. T. analytischen
Verfahren kombiniert werden [152, 154] (siehe Bild 2.14). Dabei erfolgt die Opti-
mierung diskreter Steuergrößen (z. B. Gangwahl) numerisch mit der DP und die
von kontinuierlichen Steuergrößen (z. B. Leistungsaufteilung zwischen Verbren-
nungsmotor und Elektroantrieb) mit einem geeigneten Verfahren ohne Quantisie-
rung. In [152] erfolgt Letzteres mit dem PMP und in [154] mit dem Tool SeDuMi21.

In der hier angegebenen Form sind die optimierungsbasierten Methoden nur für
Offline-Anwendungen geeignet, da im Vorfeld der Optimierungen ein Fahrzyklus
bekannt sein muss. Dieser ist im realen Fahrbetrieb jedoch zunächst, d. h. zum
Zeitpunkt der notwendigen Entscheidungsfindung, unbekannt, weshalb zur Online-
Anwendung spezielle und zum Teil auf den optimierungsbasierten Methoden auf-
bauende Verfahren zum Einsatz kommen. Im folgenden Kapitel werden solche
Verfahren behandelt.

2.4.2 Echtzeit-Betriebsstrategien

Die Anwendung von Betriebsstrategien auf den realen Fahrbetrieb erfordert so-
wohl echtzeitfähige als auch kausale Methoden. Letzteres bezeichnet die Eigen-
schaft, dass die Ausführung der Betriebsstrategie nur auf aktuellen und vergange-
nen Messgrößen beruht. Gerade bei optimierungsbasierten Ansätzen ist dies von
Bedeutung, da meist ein Geschwindigkeitsprofil der zukünftigen Fahrt erforder-
lich ist, das in der Realität aufgrund nicht vorhersehbarer Verkehrssituationen
und Fahrweisen unbekannt ist. Von den in Kapitel 2.4.1 vorgestellten Methoden
sind lediglich die heuristischen Methoden echtzeitfähig und kausal. Die optimie-
rungsbasierten Methoden hingegen sind nur zum Teil echtzeitfähig und in der
bisher behandelten Form nicht kausal. Dennoch sind optimierungsbasierte Me-
thoden von großem Interesse, da sie Informationen über die zu fahrende Stre-
cke berücksichtigen (wenn auch nur Schätzungen) und somit in der Regel bes-
sere Ergebnisse liefern als heuristische Methoden. In [158, 191] sind jeweils ei-
ne Übersicht über Methoden zur echtzeitfähigen Betriebsoptimierung enthalten.
Zu den wohl bekanntesten optimierungsbasierten Echtzeit-Betriebsstrategien ge-
hören die ECMS (Equivalent Consumption Minimization Strategy) und diver-

21Self-Dual-Minimization: Optimierungen basierend auf inneren Punktverfahren [168].
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se MPC-basierte (Model Predictive Control) Ansätze. Beide Methoden erfor-
dern eine Prädiktion der zukünftigen Fahrweise und liefern nur optimale Lösun-
gen, sofern sich die zugrunde gelegte Prädiktion mit der Realität deckt. Da in
der Regel nur ein begrenzter Informationsgehalt über die zukünftige Fahrweise
vorliegt, kann die tatsächliche Betriebsweise nur an die optimale Betriebsweise
angenähert werden.

Die Grundidee der ECMS besteht darin, im Vorfeld einen äquivalenten Kraftstoff-
verbrauch für die Verwendung der im Batteriespeicher enthaltenen elektrischen
Energie zu definieren, sodass während des Betriebs anhand eines vereinheitlich-
ten Verbrauchs eine Abwägung zwischen elektrischen und verbrennungsmotori-
schen Betrieb erfolgen kann [157, 190, 191]. Laut [193] lässt sich die ECMS durch
Anwendung des PMP realisieren, wobei der Lagrange-Multiplikator als Äquiva-
lenzfaktor hinsichtlich Kraftstoffverbrauch und elektrischer Energie interpretiert
werden kann. Dieser Äquivalenzfaktor ist im Allgemeinen eine zeit- und arbeits-
punktabhängige Größe und muss im Vorfeld auf Basis bekannter Informationen
über die zukünftige Fahrweise prädiziert werden. Hierzu existiert bereits eine Viel-
zahl von Ansätzen, die im Wesentlichen unterschiedliche Informationsgrade über
die Fahrstrecke berücksichtigen und zum Teil auch adaptive Prädiktionen ermögli-
chen [117, 118, 161, 165, 185, 215]. Die Umsetzung der ECMS erfolgt anhand eines
Fahrzeugmodells, das unter Berücksichtigung aktueller Messgrößen (Batteriela-
dezustand, Drehmomentanforderung vom Fahrer usw.) und durch Vorgabe eines
Äquivalenzfaktors zur Berechnung der Hamilton-Funktion dient. Durch Variation
der Eingangsgrößen lässt sich so die Hamilton-Funktion maximieren, sodass (2.20)
erfüllt ist und die optimalen Steuergrößen vorliegen. In jedem Abtastschritt erfolgt
somit eine zeitlich lokale Optimierung, wobei die Qualität des Gesamtergebnisses
hinsichtlich der gesamten Fahrdauer von der Wahl geeigneter Äquivalenzfaktoren
abhängt.

Bei MPC-basierten Betriebsstrategien erfolgt in jedem Abtastschritt eine
Betriebsoptimierung für eine prädizierte Fahrstrecke [3, 32]. Diese Prädiktion
ist auf einen endlichen Horizont begrenzt (Streckenfenster) und verschiebt sich
mit jedem weiteren Abtastschritt über die abzufahrende Strecke. Die Strecken-
informationen bzw. die Verkehrsverhältnisse innerhalb des Prädiktionshorizonts
werden durch entsprechende Sensoren oder Telematik bereitgestellt. Anhand eines
Fahrzeugmodells sowie den aktuellen Messgrößen und Streckeninformationen er-
folgt zur Bestimmung der optimalen Steuergrößen eine Betriebsoptimierung über
den Prädiktionshorizont. Dabei kommen im Wesentlichen Verfahren zur Anwen-
dung, die auch bei nicht echtzeitfähigen Betriebsstrategien Verwendung finden,
wie z. B. Evolutionäre Algorithmen [150], Sequenzielle Quadratische Program-
mierung [16, 181], PMP [151] oder Stochastische Dynamische Programmierung
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[137, 178]. Die Wahl des Optimierungsverfahrens richtet sich nach der Art des
Fahrzeugmodells und der notwendigen Berechnungsdauer für eine Optimierung
des festgelegten Prädiktionshorizonts.

2.4.3 Optimierung von Antriebsstrangkonfigurationen

Die Antriebsstrangkonfiguration umfasst sowohl die Antriebsstrangtopologie als
auch die Dimensionierung der Antriebsstrangkomponenten. Hinsichtlich der Opti-
mierung dieser beiden Systemeigenschaften liegt ein zeitunabhängiges und somit
statisches Optimierungsproblem

K = f0 (u) , (2.33)

mit u ∈ U vor, wobei im Falle multikriterieller Probleme eine vektorwertige Kos-
tenfunktion f0 (u) betrachtet werden muss (z. B. zur Abwägung von Betriebseffi-
zienz und Systemleistung). Formal liegt aufgrund des dynamischen Optimierungs-
problems für die Betriebsstrategie ein dynamisches Gesamtproblem vor. Allerdings
lassen sich durch Anwendung der verschachtelten Optimierung nach Bild 2.13
die Optimierungen der Antriebsstrangkonfiguration und Betriebsstrategie vonein-
ander trennen, sodass hinsichtlich der Antriebsstrangkonfiguration ein statisches
Problem gemäß (2.33) vorliegt. Um auch bei der simultanen Optimierung ein sta-
tisches Gesamtproblem zu erhalten, werden in der Praxis entweder regelbasierte
Betriebsstrategien angewendet oder das dynamische Teilproblem der Betriebsop-
timierung als statisches Problem betrachtet, indem alle Steuergrößenwerte über
den gesamten Zeitraum den Suchraum bilden [69, 111, 159] (siehe Tabelle 2.2:
Bei allen Anwendungsbeispielen für simultane Optimierungen werden Verfahren
zur Lösung statischer Probleme verwendet). Die Formulierung der Kostenfunktion
f0 (u) erfordert Antriebsstrangmodelle, die hinsichtlich der Antriebsstrangkonfigu-
ration (Topologie und Dimensionierung) parametrierbar sind. Da die Verluste im
Antriebsstrang meist durch arbeitspunktabhängige Wirkungsgradkennfelder be-
rücksichtigt werden, muss eine Anpassung dieser Kennfelder erfolgen. In [179] wird
eine vereinheitlichte Modellierung von Verbrennungsmotor und Elektroantrieb vor-
gestellt, bei der durch Skalierung der Wirkungsgradkennfelder eine entsprechende
Anpassung auf die geforderte Dimensionierung erfolgt. Detailliertere Untersuchun-
gen zur Skalierbarkeit der Komponentenmodelle sind in [6] zu finden.

Bild 2.16 zeigt die Einteilung der einschlägigen Literatur gemäß der angewendeten
Ansätze zur Optimierung von Antriebsstrangkonfigurationen. Unterschieden wird
hierbei in Brute-Force-Ansätze und optimierungsbasierte Ansätze mit originaler
oder vereinfachter Modellbeschreibung. Bei den Brute-Force-Ansätzen erfolgt zu-
nächst eine Quantisierung der Dimensionierungsgrößen, sodass die bestmögliche
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Brute-Force Optimierungsbasiert 
mit originaler*

Modellbeschreibung

Optimierungsbasiert
mit vereinfachter **

Modellbeschreibung

16

4

5

2
1

6

7

10

8

11
12

13

18
17

15

14

3 9

[205]
[204]

[218]
[86]

[97]
[140]

[153]
[217]

[59]
[126]

[194]
[44]

[29]

[15]

[169]

[144]
[6]

[38]

Bild 2.16: Ansätze zur Optimierung von Antriebsstrangkonfigurationen aus der
Literatur (vgl. Tabelle 2.2): *mit gemessenen Wirkungsgradkenn-
feldern,**Approximation der Wirkungsgradkennfelder durch Ersatzmodelle.

Lösung durch Ausprobieren einer endlichen Anzahl an Möglichkeiten bestimmt
wird. Optimierungsbasierte Ansätze hingegen nutzen Optimierungsverfahren zur
Bestimmung der bestmöglichen Lösung. Hierbei erfolgt die Modellbeschreibung
entweder anhand der aus Messungen erzeugten Wirkungsgradkennfelder oder an-
hand von Ersatzmodellen, die diese Kennfelder approximieren. Diese Ersatzmo-
delle sind meist nichtphysikalische Beschreibungen (z. B. Polynome, Neuronale
Netzwerke usw.), die die grundlegenden Zusammenhänge zwischen Dimensions-
parametern und Kostenfunktion abbilden. Die Vorteile solcher Modelle liegen in
einem geringeren Rechenbedarf und ggf. der Möglichkeit, Konvexität zu erzwingen,
sodass in Verbindung mit einem geeigneten Optimierungsverfahren eine effiziente
und eindeutige Bestimmung des globalen Optimums möglich ist.

Bei den typischen Anwendungsbeispielen in der Literatur [6, 38, 86, 140, 144, 153]
wird die Optimierung der Antriebsstrangtopologie ausschließlich nach dem Brute-
Force-Prinzip und als übergeordnetes Verfahren durchgeführt. Dabei entspricht
das untergeordnete Verfahren den Optimierungen von Dimensionierung und Be-
triebsstrategie, die wiederum sowohl nach dem Brute-Force-Prinzip als auch op-
timierungsbasiert ausgeführt werden können. In den meisten Fällen stehen nur
wenige und vordefinierte Topologien, wie z. B. serielle oder parallele Antriebs-
stränge, zur Auswahl, wodurch die Ermittlung der optimalen Topologie nach dem
Brute-Force-Prinzip nur eine geringe Anzahl an Optimierungsdurchläufen erfor-
dert. Werden allerdings alle möglichen Anordnungen von Getriebe, Elektro- und
Verbrennungsmotor im Antriebsstrang berücksichtigt, kann sich eine sehr hohe
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Anzahl an Möglichkeiten ergeben [196]. In [197] wird eine Methode zur Eingren-
zung dieser Möglichkeiten vorgestellt.

Tabelle 2.2 enthält detaillierte Informationen über die in Bild 2.16 angegeben Lite-
raturquellen hinsichtlich der optimierten Eigenschaften, den angewendeten Opti-
mierungsverfahren und der Reihenfolge in der die Optimierung von Antriebsstrang-
konfiguration und Betriebsstrategie erfolgt. Bei den Verfahren zur Optimierung der
Konfiguration handelt es sich ausschließlich um Verfahren zur Optimierung stati-
scher Funktionen. Darüber hinaus finden zum Großteil gradientenfreie Verfahren
Anwendung, die entweder auf stochastischen oder deterministischen Funktions-
weisen basieren. Weitere Angaben zu den typischerweise angewendeten Optimie-
rungsverfahren sind in [46, 59] zu finden.

Tabelle 2.2: Literatur zur Antriebsstrangoptimierung mit Unterteilung in Verfahren zur
Optimierung von Konfiguration und Betriebsstrategie sowie der Angabe
über die Reihenfolge in der diese beiden Optimierungen erfolgen. Abkür-
zungen: Elektromotor (EM), Verbrennungsmotor (VM), Batterie (BAT),
Getriebe (GET), Topologie (TOP).

Optimierung vonQuellen EM VM BAT GET TOP
Konfi-

guration*
Betriebs-
strategie*

Reihen-
folge**

[204, 205] x x x Brute-Force DP verschach.
[218] x x x Brute-Force DP verschach.
[86] x x x Brute-Force DP verschach.
[97] x x x Brute-Force DP verschach.
[140] x x x EA regelbasiert -
[153] x x x x PSO DP verschach.
[217] x x x x EA DP verschach.
[59] x x x x DIRECT, regelbasiert simultan

PSO, SA
[126] x x x EA regelbasiert simultan
[194] x x x DIRECT, DP verschach.

PSO, SQP
[44] x x x x EA regelbasiert simultan
[29] x x x EA regelbasiert simultan
[15] x x EA SQP verschach.
[169] x x x SeDuMi - simultan
[144] x x SeDuMi - simultan
[6] x x x x x Gradienten regelbasiert simultan

Verfahren
[38] x x x x EA - -

* Optimierung von Antriebsstrangtopologie und -dimensionierung: EA - Evolutionäre Algo-
rithmen, PSO - Partikel-Schwarm-Optimierung, DIRECT - DIviding RECTangles [96],
SQP - Quadratische Optimierung (Sequentiell Quadratic Programming), SA - Simulated
Annealing, SeDuMi - Software Tool, DP - Dynamische Programmierung

** Bezogen auf Aufteilung in Antriebsstrangkonfiguration und Betriebsstrategie.
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2.5 Getriebesteuerung
Der Betrieb von Multi-Mode-Getrieben, aber auch von konventionellen Automatik-
getrieben, erfordert eine Getriebesteuerung zur möglichst zugkraftunterbrechungs-
freien Umschaltung von Gängen bzw. Betriebsmodi. Dabei setzt die Getriebesteu-
erung die von einer übergeordneten Steuerung vorgegebenen Gang- bzw. Modi-
auswahl um, indem die am Schaltvorgang beteiligten Kupplungs- und Bremsele-
mente so gesteuert werden, dass der Drehmomentfluss im Getriebe während des
Umschaltvorgangs aufrechterhalten bleibt. Die Grundlagen zur Durchführung sol-
cher im Allgemeinen als Lastschaltung bezeichneten Vorgänge sind z. B. in [48]
dargestellt. Hierbei ist gemäß Bild 2.17a) zu unterscheiden, ob sich das Fahr-
zeug im Zug- oder Schubbetrieb befindet (positives bzw. negatives Drehmoment
M2 an Antriebsachse) und ob eine Umschaltung von einer hohen in eine niedrige
Übersetzung oder andersherum erfolgen soll. Beispielsweise werden Umschaltun-
gen von einer hohen in eine niedrige Übersetzung (z. B. vom 1. in den 2. Gang) im
Zugbetrieb als Zughochschaltung und umgekehrt als Zugrückschaltung bezeich-
net. Zur Durchführung von Lastschaltungen ist eine Planung des Schaltablaufs
erforderlich, d. h. die Signalverläufe zur Ansteuerung der Schaltelemente sowie
für Eingriffe im Antriebsmoment müssen im Voraus bestimmt werden (gesteuerter
Betrieb). Diese Planung erfolgt anhand der in Bild 2.17b) gezeigten Ersatzgetrie-
bestruktur mit dem antriebsseitigen Massenträgheitsmoment J1 (z. B. Schwung-
masse des Verbrennungsmotors), dem äquivalenten Massenträgheitsmoment des
Fahrzeugs J2, dem höheren Übersetzungsverhältnis i1, dem niedrigeren Überset-
zungsverhältnis i2 und den am Schaltvorgang beteiligten Kupplungen K1 und K2
mit den dazugehörigen Drehmomenten MK1 und MK2. Des Weiteren stellt M1

das Antriebsmoment und M2 das Ausgangsmoment des Getriebes dar. Laut [119,
120] lassen sich Schaltvorgänge in Automatikgetrieben mit komplexer Verschal-
tung der Schalt- und Übersetzungselemente ersatzweise durch solche Doppelkupp-
lungsgetriebe darstellen, was die Planung von Schaltabläufen für eine Vielzahl von
Fahrzeuggetrieben auf Basis einer einheitlichen Getriebedarstellung ermöglicht.

2 0M ³ 2 0M <

1i 2i

2i 1i

Zughoch-
schaltung

Zugrück-
schaltung

Schubhoch-
schaltung

Schubrück-
schaltung

1i

2i

K1M

K2M

2 2,M w1 1,M w
1J 2J

K1
K2

a) b)
1 2i i>Für

Bild 2.17: a) Bezeichnung von Lastschaltungen bei unterschiedlichen Betriebszuständen
sowie b) Ersatzgetriebestruktur zur Planung des Schaltablaufs [48].
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Die Übersetzungsverhältnisse der Ersatzgetriebestruktur entsprechen hierbei dem
aktiven Gang und dem Zielgang.

Zur näheren Beschreibung der Schaltabläufe werden die eingangs- und ausgangs-
seitigen Drehmomentverhältnisse

M1 − J1 · ω̇1 − MK1 − MK2 = 0 (2.34)

MK1 · i1 + MK2 · i2 − M2 = 0 (2.35)

der Getriebeersatzstruktur in Bild 2.17b) herangezogen. Unter jeweils idealisierten
Bedingungen, bei denen keine Schleppmomente sowie Getriebeverluste vorliegen
und die Haltemomente der Kupplungen exakt einstellbar sind, ergeben sich die in
Bild 2.18 dargestellten beispielhaften Verläufe der Drehzahlen und Drehmomente.
Die Schaltabläufe werden hierbei in vier aufeinanderfolgende Phasen unterteilt, in
denen die Anfangs- und Endzustände der Lastschaltungen definiert sind und die
Lastwechsel zwischen den Kupplungen sowie Maßnahmen zur Drehzahlsynchroni-
sation erfolgen. Das hier betrachtete Betriebsszenario sieht die Durchführung der
Lastschaltungen bei konstanter Beschleunigung mit einem Antriebsmoment von
M1 = 100 Nm vor.
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Bild 2.18: Drehmomente und Winkelgeschwindigkeiten nach [48]: a) Zughochschaltung
und b) Zugrückschaltung, jeweils mit den Systemparametern i1 = 6, i2 = 3,
J1 = 0, 2 kg m2, J2 = 196 kg m2.
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Zughochschaltungen erfolgen nach dem in Bild 2.18a) dargestellten Beispiel und
lassen sich wie folgt ausführen.

I. In der Anfangsphase ist K1 geschlossen (haftend) und K2 vollständig geöff-
net. Das von K1 übertragene Drehmoment ergibt sich zu MK1 = M1 −J1 · ω̇1

und das Ausgangsdrehmoment zu M2 = i1 · MK1.

II. In der Überschneidungsphase wird K2 kontinuierlich geschlossen, wo-
durch MK2 ansteigt. Gleichzeitig wird das Haltemoment von K1 entspre-
chend nachgeführt, sodass K1 haftend bleibt und sich MK1 gemäß (2.34)
verringert. Am Ende dieser Phase muss das Haltemoment von K1 komplett
abgebaut sein, sodass K2 das Drehmoment vollständig überträgt und sich
das Ausgangsdrehmoment zu M2 = i2 · MK2 ergibt.

III. Synchronisationssphase: Da K1 während der Überschneidungsphase haf-
tend geblieben ist und sich somit keine Differenzdrehzahl aufgebaut hat,
weist die Antriebsseite nach wie vor das Drehzahlniveau von i1 auf
(n1 = i1 · n2). Um n1 zu senken, muss der Gradient

ω̇1 = M1 − MK2
J1

(2.36)

negativ sein, was durch eine Reduzierung von M1 erzielt wird. Alternativ
kann auch das Haltemoment von K2 kurzzeitig angehoben werden.

IV. In der Endphase ist K1 vollständig geöffnet und K2 geschlossen (haftend),
sodass MK2 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i2 · MK2 gelten.

Bild 2.18b) zeigt die Drehmoment- und Drehzahlverläufe einer Zugrückschal-
tung. Bei einer Zugrückschaltung dreht sich die Abtriebsseite von K1 schneller
als die Antriebsseite, wodurch das Schließen von K1 zu einem negativen Dreh-
moment MK1 und einem entsprechend reduzierten oder sogar ebenfalls negativen
Ausgangsmoment M2 führt. Daher erfolgen die Synchronisations- und Überschnei-
dungsphasen in umgekehrter Reihenfolge, sodass K1 erst bei abgebauter Differenz-
drehzahl geschlossen wird.

I. In der Anfangsphase ist K2 geschlossen (haftend) und K1 vollständig ge-
öffnet. Somit ergeben sich MK2 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i2 · MK2.

II. Zu Beginn der Synchronisationsphase weist die eingangsseitige Drehzahl
n1 das Drehzahlniveau von i2 auf. Um die Drehzahl an i1 anzupassen, wird
K2 kurzzeitig geöffnet, sodass die Kupplung zu schlupfen beginnt und weni-
ger Drehmoment übertragen wird (M2 sinkt). Der vom konstanten Antriebs-
moment M1 überschüssige Anteil beschleunigt daraufhin die Trägheit J1.
Sofern M1 nicht zu nahe an der Volllastgrenze liegt, kann die Drehzahlsyn-
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chronisation alternativ auch durch Anheben von M1 erfolgen (siehe (2.36)).
Am Ende dieser Phase ist n1 an i1 angeglichen.

III. Überschneidungsphase: Da im Rahmen der Synchronisationsphase die
Differenzdrehzahl von K1 bereits abgebaut wurde, entsteht durch Schlie-
ßen von K1 direkt Haftreibung. Hierbei erfolgt die Steuerung des von K1
aufgebrachten Haltemoments so, dass K1 das gesamte Drehmoment über-
tragen kann und somit ein Haften der Kupplung sichergestellt ist. Durch
kontinuierliches Öffnen von K2 übernimmt K1 allmählich die Drehmoment-
übertragung, sodass K1 am Ende der Phase die vollständige Last trägt und
K2 lastfrei ist.

IV. In der Endphase ist K1 geschlossen (haftend) und K2 vollständig geöffnet.
Es gilt dann MK1 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i1 · MK1.

Im Schubbetrieb des Fahrzeugs ist das Vorzeichen des Ausgangsdrehmoments M2

negativ. Unter dieser Bedingung erfolgen die Hoch- und Rückschaltungen wie im
Zugbetrieb nur mit jeweils umgekehrter Reihenfolge der Überschneidungs- und
Synchronisationsphasen. Ein entsprechendes Beispiel ist im Anhang A.3 aufge-
führt.

Die hier beschriebene Vorgehensweise gilt nur für zugkraftunterbrechungsfreie Um-
schaltungen von Gängen bei Fahrzeugen mit einem Antrieb. Bei Hybridfahrzeugen
ergeben sich durch den zusätzlichen elektrischen Antrieb weitere Eingriffsmöglich-
keiten in den Schaltablauf. Darüber hinaus ist bei Fahrzeugen mit Multi-Mode-
Getriebe die Planung von Lastschaltungen für den Wechsel der Betriebsmodi er-
forderlich.

2.6 Aufgabenstellung und Abgrenzung zum Stand der
Technik

Bild 2.19 zeigt die im Rahmen dieser Dissertation verfolgte Systematik zur modell-
gestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben für plug-in-hybrid-elektrische
Antriebsstränge. Die in der Systematik enthaltenen Methoden sollen allgemein
anwendbar sein und im Rahmen dieser Arbeit zur Entwicklung eines konkreten
Multi-Mode-Getriebes inklusive der Antriebsstrangsteuerung dienen. Hierbei sind
die Spezifikationen des betrachteten Fahrzeugs sowie die der dazugehörigen An-
triebsstrangkomponenten (Verbrennungsmotor, elektrischer Antrieb und Batterie)
vorgegeben und es soll auf dieser Basis die im Hinblick auf einen minimalen Kraft-
stoffverbrauch bestmögliche Antriebsstrangtopologie einschließlich der Getriebe-
konfiguration sowie der Antriebsstrang- und Getriebesteuerung bestimmt werden.
Die Getriebeentwicklung selbst soll lediglich auf konzeptioneller Ebene erfolgen,
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Bild 2.19: Systematik zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben für
plug-in-hybrid-elektrische Antriebsstränge.

was die Festlegung von Ganganzahl und Übersetzungsverhältnissen sowie der Be-
triebsmodi umfasst. Zur Entwicklung eines konkreten Getriebeaufbaus ist darüber
hinaus eine Getriebesynthese notwendig [79], die jedoch nicht Teil dieser Arbeit ist.
Entsprechende Ergebnisse diesbezüglich sollen als gegeben betrachtet werden. Die
gesamte Systematik unterteilt sich in die vier Aufgabenfelder: Antriebsstrang- und
Getriebemodellierung, konzeptionelle Getriebeentwicklung, Entwicklung einer An-
triebsstrangsteuerung und Bewertung. Im Folgenden werden diese Aufgabenfelder
näher beschrieben und die jeweiligen Abgrenzungen der in dieser Arbeit entwickel-
ten Methoden zum Stand der Technik kenntlich gemacht.

Die Antriebsstrang- und Getriebemodellierung (Kap. 3) erfordert einen
Ansatz, der sowohl der hohen Variantenvielfalt von Antriebstrang- bzw. Getriebe-
konfigurationen gerecht wird als auch die Möglichkeit bietet, den Detaillierungs-
grad der Modelle an die jeweiligen Entwicklungsaufgaben anzupassen. Daher soll
im Rahmen dieser Arbeit ein systematischer Ansatz zur Antriebsstrang- und Ge-
triebemodellierung entwickelt werden, mit dem die Modellierung unterschiedlicher
Antriebsstränge in diversen Detaillierungsstufen mit möglichst wenig Aufwand
durchführbar ist. Bezüglich dieser Aufgabenstellung ergeben sich die folgenden
Abgrenzungen zum Stand der Technik:

• Mit einem entsprechenden Modellierungsansatz für Getriebe müssen so-
wohl dynamische als auch stationäre Getriebemodelle für die Anwendung
in vorwärts- bzw. rückwärtsgerichteten Antriebsstrangsimulationen erzeugt
werden können. Aktuelle Softwaretools ermöglichen dies zwar, jedoch sind
die entsprechenden Modellgleichungen nicht zugänglich und es kommen meist
allgemeine numerische Lösungsverfahren (z. B. Iterationsverfahren) zur An-
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wendung, wodurch sich vergleichsweise hohe Berechnungszeiten ergeben.
Darüber hinaus ist die Berücksichtigung der Getriebeverluste auf festdefi-
nierte Funktionen (z. B. konstante Wirkungsgrade) beschränkt, was die Pa-
rametrierbarkeit der Verluste einschränkt und somit zu einer ungenauen Ab-
bildung der Verluste führt. Bei dem hier entwickelten Modellierungsansatz
liegen die Modellgleichungen vor, sodass sich speziell auf die Problemstellung
angepasste und effiziente Lösungsansätze ergeben, mit denen selbst Modelle
komplexer Getriebeaufbauten unter Berücksichtigung von Getriebeverlusten
noch rechenzeiteffizient ausgeführt werden können. Dabei lassen sich die Ge-
triebeverluste anhand beliebiger Funktionsbeschreibungen berücksichtigen,
sodass die Anpassung der zugehörigen Parameter ohne Einschränkung mög-
lich ist. Die Kenntnis der Modellgleichungen hat darüber hinaus den Vorteil,
dass die zur Anwendung analytischer Optimierungsmethoden für Betriebs-
strategien erforderlichen Systemgleichungen analytisch vorliegen.

• Um eine systematische Getriebemodellierung zu ermöglichen, ist eine ge-
eignete Modellerzeugung erforderlich. Aktuell verfügbare Softwaretools ver-
wenden entsprechende Ansätze bereits, wobei lediglich bekannt ist, dass es
sich um graphenbasierte Ansätze handelt. Im Gegensatz dazu wird im Rah-
men dieser Arbeit die modifizierte Knotenanalyse zur Modellerzeugung ver-
wendet. Bisher wurde diese Methode lediglich auf elektrische Systeme an-
gewandt, weshalb zunächst eine entsprechende Anpassung auf mechanische
Systeme bzw. Getriebe erforderlich ist. Ein wesentlicher Unterschied zu den
bereits verfügbaren Softwaretools ist die Möglichkeit, alle hinsichtlich der
betrachteten Detaillierungsgrade möglichen Getriebemodelle auf Basis einer
einheitlichen Beschreibung zu erzeugen.

Bei der konzeptionellen Getriebeentwicklung (Kap. 4) soll unter Vorga-
be von (eigenen) Fahrzyklen sowie von Spezifikationen eines Fahrzeugs und des-
sen Antriebsstrangkomponenten die Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben auf
Antriebsstrang-Systemebene erfolgen. Unter Anwendung von Optimierungen wer-
den hierbei Funktionskonzepte von Multi-Mode-Getrieben bestimmt, die sowohl
die verfügbaren Betriebsmodi als auch die Ganganzahlen und Übersetzungsverhält-
nisse definieren. Das Ergebnis der konzeptionellen Getriebeentwicklung ist ein im
Hinblick auf einen minimalen Kraftstoffverbrauch optimiertes Funktionskonzept,
das als Grundlage zur Entwicklung eines konkreten Getriebeaufbaus verwendet
werden kann (Getriebesynthese). Im Rahmen dieser Arbeit wird die konzeptionel-
le Getriebeentwicklung anhand eines Beispiels durchgeführt, wobei sich folgende
Neuerungen gegenüber dem Stand der Technik ergeben:
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• Die Betrachtungen in bereits existierenden Arbeiten zur Optimierung hy-
bridelektrischer Antriebstränge beschränken sich bisher auf feste Antriebs-
strangkonfigurationen (seriell, parallel und leistungsverzweigt). Darüber hin-
aus liegt der Fokus meist nicht auf dem Getriebe oder es werden lediglich
die Übersetzungsverhältnisse eines gegebenen Getriebes optimiert. Die im
Rahmen dieser Arbeit durchzuführenden Optimierungen von Multi-Mode-
Getrieben wurden bisher noch nicht betrachtet. Dies gilt insbesondere für
Untersuchungen der Kraftstoff- und Energieeinsparungen durch Mehrgän-
gigkeiten im verbrennungsmotorischen und elektrischen Antriebspfad.

• Zur konzeptionellen Getriebeentwicklung sind Verfahren zur Optimierung
von Betriebsstrategien und Antriebsstrangkonfigurationen erforderlich. Da
gemäß dem Stand der Technik bereits eine Vielzahl bewährter Verfahren
existiert, wird im Rahmen dieser Arbeit auf einen Teil davon zurückge-
griffen und eine entsprechende Anpassung an die vorliegende Problemstel-
lung vorgenommen. Die Optimierung der Betriebsstrategie mit dem Pon-
tryagin’schen Maximumprinzip ermöglicht aufgrund der analytischen Pro-
blemlösung sehr schnelle Auswertungen. Damit ist dieses Verfahren prädes-
tiniert für die unterlagerte Optimierung der Betriebsstrategie im Rahmen
einer verschachtelten Antriebsstrangoptimierung. In bisherigen Arbeiten er-
folgt die Optimierung der Betriebsstrategie anhand einer Kombination von
Pontryagin’schen Maximumprinzip und Dynamischer Programmierung, so-
dass auch Probleme mit diskreten Steuergrößen lösbar sind. Allerdings treten
bei Modiumschaltungen [152] und durch Anwendung konvexer Approxima-
tionen für die Verbrauchs- und Verlustkennfelder Ungenauigkeiten in den
Optimierungsergebissen auf. Darüber hinaus wurde dieses Verfahren bisher
nicht in verschachtelten Optimierungen und auch nur auf vergleichsweise ein-
fache Antriebsstrangkonfigurationen angewandt. Im Rahmen dieser Arbeit
wird daher die Verfahrenskombination von Pontryagin’schen Maximumprin-
zip und Dynamischer Programmierung zur Optimierung der Betriebsstra-
tegie von Antriebssträngen mit Multi-Mode-Getrieben weiterentwickelt und
die Genauigkeit der Optimierungsergebnisse durch zusätzliche Maßnahmen
erhöht.

Die in dieser Arbeit erzielten Ergebnisse bezüglich der konzeptionellen Getrie-
beentwicklung sind im Rahmen des Forschungsverbundprojekts PHEVplus [V15]
entstanden, bei dem auch die Entwicklung und Umsetzung eines konkreten Multi-
Mode-Getriebes erfolgte. Dieses Getriebe dient als Anwendungsbeispiel für die
Entwicklung einer Antriebsstrangsteuerung (Kap. 5), die eine übergeordnete
Betriebsstrategie zur Auswahl der Betriebsmodi und eine unterlagerte Getriebe-
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steuerung zur zugkraftunterbrechungsfreien Umschaltung von Gängen und Be-
triebsmodi umfasst. Diesbezüglich ergeben sich folgende Neuerungen:

• Die Vorgehensweise zur Durchführung von zugkraftunterbrechungsfreien
Umschaltungen zwischen Gängen ist gemäß dem Stand der Technik (sie-
he Kapitel 2.5) bereits bekannt. Bedingt durch den zusätzlichen elektrischen
Antrieb bei Hybridfahrzeugen ergeben sich allerdings weitere Eingriffsmög-
lichkeiten in den Schaltablauf, die zur besseren Drehzahlsynchronisation bei-
tragen können. Darüber hinaus ist bei Fahrzeugen mit Multi-Mode-Getriebe
die Planung von Lastschaltungen für den Wechsel der Betriebsmodi erforder-
lich. Hierzu werden im Rahmen dieser Arbeit entsprechende Steuerstrategien
entwickelt.

• Zur Umsetzung einer echtzeitfähigen Betriebsstrategie wird die bereits be-
kannte Methode der ECMS angewendet (vgl. Kapitel 2.4.2). Die hierfür not-
wendigen Methoden zur Streckenprädiktion sind gemäß dem Stand der Tech-
nik weitestgehend bekannt, wohingegen eine Gegenüberstellung der mit die-
sen Prädiktionen zu erzielenden Kraftstoffverbräuchen auf Basis gemessener
Fahrdaten bisher noch nicht durchgeführt wurde.

Um das Potenzial zur Kraftstoffeinsparung eines neu entwickelten Multi-Mode-
Getriebes abzuschätzen, werden im Rahmen der Bewertung (Kap. 6) mehrere
Getriebe anhand von Verbrauchssimulationen miteinander verglichen. Als Beispiel
erfolgt in dieser Arbeit der Vergleich zwischen dem schon bei der Antriebsstrang-
steuerung verwendeten Beispielgetriebe und einem deutlich einfacheren Getriebe.
Hierbei sollen die erforderlichen Antriebsstrangmodelle jeweils identische Fahr-
zeugeigenschaften, Antriebe und Batteriespeicher berücksichtigen, sodass die in
der Simulation erzielten Unterschiede im Kraftstoffverbrauch nur auf das Getriebe
und die Betriebsstrategie zurückzuführen sind. Darüber hinaus werden Messun-
gen der Getriebewirkungsgrade beider Getriebe berücksichtigt, wodurch sich der
Einfluss der Getriebekomplexität auf den Kraftstoffverbrauch untersuchen lässt.

• In der einschlägigen Literatur sind lediglich Vergleiche zwischen verschiede-
nen Antriebsstrangkonfigurationen zu finden, wobei entweder keine Getrie-
beverluste oder nur konstante Wirkungsgrade berücksichtigt wurden. Eine
Gegenüberstellung identischer Antriebsstränge mit unterschiedlichen Multi-
Mode-Getrieben und gleichzeitiger Berücksichtigung von Getriebemessungen
wurde bisher noch nicht betrachtet.



3 Antriebsstrang- und Getriebe-
modellierung

Als Grundlage zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben die-
nen mehrere Typen von Antriebsstrangmodellen, die eine Anpassung von Modell-
güte und Rechengeschwindigkeit an die jeweiligen Anforderungen der betrachte-
ten Entwicklungsstufe ermöglichen. Hierbei steht die Abbildung der wesentlichen
Vorgänge bei der Fahrdynamik und den Leistungsflüssen innerhalb des Antriebs-
strangs im Vordergrund. Darüber hinausgehende Detaillierungsgrade für z. B. Mo-
dalanalysen, Festigkeitsberechnungen oder komplexere fahrdynamische Betrach-
tungen sind nicht Gegenstand dieser Arbeit, auch wenn die hier entwickelten Ge-
triebemodelle für einige solcher Anwendungen durchaus geeignet sind. In diesem
Kapitel wird eine systematische Vorgehensweise zur Antriebsstrang- und Getrie-
bemodellierung vorgestellt, die mit möglichst wenig Aufwand sowohl die Modellie-
rung unterschiedlicher Antriebsstränge als auch die Anpassung der Detaillierungs-
grade an die jeweilige Aufgabenstellung ermöglicht.

Bild 3.1 zeigt die grundlegende Vorgehensweise zur Antriebsstrang- und Getrie-
bemodellierung als Bestandteil der gesamten Entwicklungsmethodik. Im ersten
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Bild 3.1: Antriebsstrang- und Getriebemodellierung als Bestandteil der Gesamtsyste-
matik zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben.



52 3. Antriebsstrang- und Getriebemodellierung

Schritt erfolgt die Auswahl eines Modelltyps und Detaillierungsgrades, um den
in der aktuellen Entwicklungsstufe geforderten Kompromiss zwischen Modellgü-
te und Rechenanforderung festzulegen. Als Modelltypen stehen quasistationäre
und dynamische Antriebsstrangmodelle (siehe Kapitel 2.3) zur Verfügung und der
Detaillierungsgrad definiert die jeweilige Modellierungstiefe hinsichtlich der Ver-
lustleistungen und Systemdarstellung (z. B. Zusammenfassung von komplexeren
Getriebestrukturen zu einer äquivalenten Einzel-Übersetzung).

Auf Basis des gewählten Modelltyps und Detaillierungsgrades erfolgt im zwei-
ten Schritt die Erzeugung und Zusammenstellung der modularen Teilmodelle,
die entsprechend zusammengeführt ein parametrisches Antriebsstrangmodell er-
geben. Dabei werden generische Modelle von Verbrennungsmotor, Elektroantrieb,
Batterie und Fahrdynamik aus einer vordefinierten Modellbibliothek entnommen
und entsprechend des geforderten Modelltyps und Detaillierungsgrads konfiguriert.
Beim Getriebemodell hingegen erfolgt aufgrund der hohen Variantenvielfalt von
Getrieben in Kombination mit den verschiedenen Modelltypen und Detaillierungs-
graden eine automatische Modellerzeugung. Hierbei lassen sich alle notwendigen
Modelle auf Basis einer einheitlichen Beschreibung des Getriebes erzeugen.

Im dritten Schritt erfolgt die Parametrierung des Antriebsstrangmodells. Hier-
mit ist die Anpassung von Parameter an Messdaten gemeint, die z. B. für die
Getriebeverluste anhand von Wirkungsgradmessungen erfolgt. Nicht alle Modell-
parameter benötigen eine solche Anpassung, da sie im Vorfeld bereits bekannt sind
oder für weiterführende Optimierungen frei einstellbar bleiben müssen. Die sich so
ergebenden Antriebsstrangmodelle finden in den folgenden Entwicklungsstufen der
Gesamtsystematik Anwendung.

Kapitel 3.1 enthält zunächst eine Übersicht über die zugrunde gelegten Modell-
typen und Detaillierungsgrade sowie deren Verwendungszwecke. Die generischen
Teilmodelle von Verbrennungsmotor, Elektromotor, Batterie und Fahrdynamik in-
klusive der jeweiligen Parametrierung werden in Kapitel 3.2 beschrieben. Danach
folgt in Kapitel 3.3 die Getriebemodellierung. Dies umfasst einen systematischen
Ansatz zur automatischen Modellerzeugung und die Parametrierung des Modells
auf Basis von Messdaten.

3.1 Modelltypen, Detaillierungsgrade und
Verwendungszweck

Tabelle 3.1 listet die zur Auswahl stehenden Modelltypen und Detaillierungsgrade
der einzelnen Teilmodelle des Antriebsstrangs auf. Grundsätzlich muss die Wahl
der jeweiligen Modelltypen einheitlich erfolgen, sodass sich entweder ein rückwärts-
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Tabelle 3.1: Modelltypen und Detaillierungsgrade der Teilmodelle aller Antriebsstrang-
komponenten.
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gerichtetes (quasistationäres) oder vorwärtsgerichtetes (dynamisches) Antriebs-
strangmodell ergibt. Die Auswahl von Modelltyp und Detaillierungsgrad richtet
sich nach der jeweiligen Aufgabenstellung und der dazugehörigen Datenbasis. Für
die Teilmodelle des Verbrennungsmotors, elektrischen Antriebs, der Batterie und
Fahrdynamik steht jeweils nur ein Detaillierungsgrad zur Verfügung. In dieser
Arbeit finden für diese Komponenten hauptsächlich vereinfachte und generische
Modelle Anwendung, bei denen unterschiedliche Auslegungen und Technologien
durch entsprechende Parametrierungen von Kennfeldern abgebildet werden. Trotz
dieser Vereinfachungen lässt sich das Gesamtsystemverhalten des Antriebsstrangs
ausreichend genau abbilden, sodass der Einfluss des Getriebes im Gesamtsystem
untersucht und bewertet werden kann. Im Allgemeinen ermöglicht der modulare
Modellierungsansatz aber auch die Einbindung komplexerer und genauerer Teil-
modelle. Für das Getriebemodell stehen mehrere Detaillierungsgrade zur Auswahl,
sodass es während der modellgestützten Entwicklung immer weiter detailliert wer-
den kann. Neben der Berücksichtigung von Verlusten lassen sich hierbei auch Mo-
delle von abstrakten und konkreten Getriebekonfigurationen erstellen. Modelle ab-
strakter Konfigurationen fassen Getriebestrukturen zusammen, sodass lediglich die
Getriebefunktion beschrieben wird. Bei Modellen von konkreten Getriebekonfigu-
rationen hingegen werden detaillierte Zusammensetzungen von Übersetzungs- und
Schaltelementen beschrieben.
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In Tabelle 3.2 sind die Verwendungszwecke der Antriebsstrangmodelle unterschied-
licher Typen und Detaillierungsgrade aufgeführt. Im Rahmen der konzeptionel-
len Getriebeentwicklung erfolgt eine Getriebeoptimierung zur Bestimmung der
Übersetzungsverhältnisse und Ganganzahlen. Dies erfordert Antriebsstrangmodel-
le, die einen möglichst geringen Rechenaufwand aufweisen. Darüber hinaus sind
in dieser Entwicklungsstufe weder eine konkrete Getriebekonfiguration noch die
Getriebeverluste bekannt. Daher werden quasistationäre Antriebsstrangmodelle22

verwendet, die abstrakte Getriebekonfigurationen und idealisierte Leistungsflüsse
im Getriebemodell abbilden.

Tabelle 3.2: Verwendungszwecke der Antriebsstrangmodelle unterschiedlicher Typen
und Detaillierungsgrade.

Verwendungszweck Modelltyp Detaillierungsgrad
Getriebemodell

•Getriebeoptimierung (Kap. 4) quasi-
stationär

idealisiert und
abstrakte Getriebekonfi.

•Betriebsstrategie (Kap. 5)
•Bewertung (Kap. 6)

quasi-
stationär

mit Verlusten und
konkreter Getriebekonfi.

•Getriebesteuerung (Kap. 5) dynamisch mit Verlusten und
konkreter Getriebekonfi.

Da sowohl bei der Umsetzung einer Betriebsstrategie als auch bei der abschlie-
ßenden Bewertung eines Getriebekonzepts Optimierungen durchzuführen sind,
werden die schnell ausführbaren quasistationären Antriebsstrangmodelle zugrun-
de gelegt. In den entsprechenden Entwicklungsstufen liegen eine konkrete Getrie-
bekonfiguration und entsprechende Messungen der Getriebeverluste vor, weshalb
grundsätzlich beides in den Getriebemodellen berücksichtigt werden kann. Vor
allem bei der Bewertung ist die Berücksichtigung von Getriebeverlusten erforder-
lich, da sich nur so der Vorteil einer Mehrgängigkeit dem Nachteil höherer Verluste
aufgrund des komplexeren Getriebes gegenüberstellen lässt.

Die Entwicklung einer Getriebesteuerung zur Gang- und Betriebsmodus-
Umschaltung erfordert ein Antriebsstrangmodell, das die detaillierte Zusammen-
setzung von Übersetzungs- und Schaltelementen beschreibt und die Getriebedy-
namik bei Umschaltvorgängen abbildet. Hierfür wird ein dynamisches Modell mit
Abbildung der konkreten Getriebekonfiguration verwendet. Die Berücksichtigung
von Getriebeverlusten ermöglicht eine realistischere Abbildung des Fahrzeugs, was
eine detailliertere Überprüfung der Getriebesteuerung ermöglicht.

22Verlustkennfelder der Antriebe und Batterie werden bei der Optimierung mittels konvexer
Funktionen approximiert.
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3.2 Generische Teilmodelle
In diesem Kapitel werden die generischen Teilmodelle des Verbrennungsmotors,
elektrischen Antriebs, Batteriespeichers und der Fahrdynamik beschrieben. Jedes
Teilmodell lässt sich gemäß Tabelle 3.1 entweder als stationäres oder dynamisches
bzw. invers-dynamisches Modell konfigurieren, sodass die Anwendung in sowohl
rückwärts- als auch vorwärtsgerichteten Antriebsstrangsimulationen möglich ist.
Darüber hinaus sind die Teilmodelle Bestandteil einer Modellbibliothek, die im
Zuge der modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben entsprechend
vorgefertigte Komponentenmodelle bereitstellt (vgl. Bild 3.1).

3.2.1 Verbrennungsmotormodelle

Bild 3.2 zeigt den Aufbau des einfachen Verbrennungsmotormodells. Dieser un-
terteilt sich in einen Anteil zur Berücksichtigung der Dynamik und einen An-
teil zur Berechnung des Kraftstoffverbrauchs, wobei die Verbrauchsberechnung
dem stationären Modell und die Kombination aus Verbrauchs- und Dynamikbe-
rechnung dem dynamischen Modell entspricht. Zur Berechnung des Kraftstoffver-
brauchs dient ein Kennfeld, mit dem sich der Kraftstoff-Volumenstrom V̇KS in
Abhängigkeit der Winkelgeschwindigkeit des Verbrennungsmotors ωVM und dem
effektiven Drehmoment an der Kurbelwelle MVM,e bestimmen lässt. Die Dynamik
des Drehmomentenaufbaus wird vereinfacht als P-T1-Glied mit der Zeitkonstan-
te TVM modelliert, wobei zur Einhaltung der zulässigen Drehmomentgrenzen eine
Begrenzung des Solldrehmoments M∗

VM,i auf das durch die entsprechende Voll-
lastkurve beschriebene drehzahlabhängige Maximalmoment MVM,VL erfolgt. Von
dem so verzögerten und begrenzten idealen Drehmoment MVM,i wird das durch

VMw
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VM,eM

Volllastkurve

*
VM,iM

1 VMT

VMw VM,VLM
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Verluste

VM,vM
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dynamisches Modell

Kennfeldbasierte 
Beschreibung des 
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VerbrauchsberechnungDynamik

0 VLM

Bild 3.2: Stationäres und dynamisches Verbrennungsmotormodell.
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die inneren Verluste verursachte Verlustdrehmoment MVM,v abgezogen, wodurch
sich das effektive Drehmoment MVM,e ergibt. Durch Berücksichtigung von MVM,v

lässt sich die Abbremswirkung des Verbrennungsmotors im Schubbetrieb des Fahr-
zeugs (Motorbremse) abbilden, was insbesondere bei Simulationen in Verbindung
mit der Getriebesteuerungen eine Rolle spielt (Drehzahlsynchronisation).

Die Berechnung des Kraftstoff-Volumenstroms V̇KS basiert auf einem Kennfeld
(Muscheldiagramm), das den spezifischen Kraftstoffverbrauch be als Funktion
des effektiven Mitteldrucks pme und der Motordrehzahl nVM beschreibt (siehe
Bild 3.3). Da gemäß Bild 3.2 ein Drehmoment als Eingangsgröße zur Verbrauchsbe-
rechnung vorliegt, muss zunächst eine Umrechnung in den effektiven Mitteldruck

pme = aTakt · π

VH
MVM,e (3.1)

erfolgen, wobei aTakt der Taktzahl und VH dem Hubvolumen des Motors entspricht.
Dies ermöglicht die Bestimmung des spezifischen Kraftstofverbrauchs be anhand
des Kennfeldes und somit die Berechnung des Kraftstoff-Volumenstroms

V̇KS =
MVM,e · ωVM · be (pme, ωVM)

ρKS
, (3.2)

mit der Kraftstoffdichte ρKS.

Die an der Kurbelwelle zur Verfügung stehende mechanische Leistung ist aufgrund
von Verlusten geringer als die innere Leistung, die auf die Kolben übertragen wird.
Die Gründe hierfür sind die Reibung in den Lagerstellen, der Antrieb der Ventil-
und Steuertriebe sowie der Nebenaggregate (z. B. Ölpumpe) und Pumpverluste
[175]. Zur Ermittlung dieser inneren Verluste gibt es laut [9] zahlreiche experimen-
telle Methoden, die allerdings mit einem hohen technischen Aufwand einhergehen.
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Bild 3.3: Kennfeld des spezifischen Kraftstoffverbrauchs eines Viertakt-Ottomotors mit
2 L Hubraum [72].
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Um dies zu umgehen, besteht laut [9, 84, 167] auch die Möglichkeit, eine grobe
Näherung der Verluste aus dem Kennfeld des spezifischen Kraftstoffverbrauchs
zu extrahieren. Dazu werden die sogenannten Willans-Linien herangezogen, die
den Kraftstoff-Volumenstrom V̇KS für verschiedene Drehzahlen nVM als Funkti-
on des effektiven Drehmoments MVM,e abbilden (Berechnung anhand von (3.1)
und (3.2)). Für das Kennfeld in Bild 3.3 ergeben sich die in Bild 3.4a) gezeigten
Willans-Linien. Durch lineare Extrapolation lassen sich hierbei die Schnittpunkte
mit der Abszissenachse (V̇KS=0) bestimmen, wobei diese den Verlustdrehmomen-
ten entsprechen. Bild 3.4b) zeigt die Schnittpunkte bzw. die Verlustdrehmomente
für verschiedene Drehzahlen. Der Vergleich mit [9] zeigt, dass sich die Verlustdreh-
momente innerhalb eines für den betrachteten Motortyp typischen Wertebereichs
befinden (graue Fläche). Die Beschreibung des Verlustdrehmoments im Verbren-
nungsmotormodell erfolgt der Einfachheit halber anhand der rot dargestellten li-
nearen Näherung.
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Bild 3.4: a) Willans-Linien für das Kennfeld in Bild 3.3 mit aTakt = 4, VH = 2000 cm3

und ρKS = 745 g/L und b) die daraus ermittelten Verlustdrehmomente.

3.2.2 Elektroantriebsmodelle

In Bild 3.5 ist das hier verwendete das Modell eines elektrischen Antriebs darge-
stellt. Analog zum Verbrennungsmotormodell erfolgt eine Aufteilung in je ein Teil-
modell zur Berücksichtigung der Verluste und zur Abbildung der Dynamik, sodass
sich sowohl ein dynamisches als auch ein stationäres Modell erstellen lässt. Die
Dynamik des Drehmomentenaufbaus wird als Näherung durch ein P-T1-Glied mit
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Bild 3.5: Stationäres und dynamisches Modell des elektrischen Antriebs.

der Zeitkonstante TEM abgebildet, wobei zur Einhaltung der zulässigen Drehmo-
mentgrenzen das Solldrehmoment M∗

EM gemäß der von der Winkelgeschwindigkeit
ωEM abhängigen Volllastkurve begrenzt wird. Zur Bestimmung der aufgenomme-
nen oder abgegebenen elektrischen Leistung im Zwischenkreis PEA,el dient eine
kennfeldbasierte Beschreibung der arbeitspunktabhängigen Verluste im Antrieb.

Bild 3.6 zeigt ein Beispiel für ein Wirkungsgrad- und Verlustleistungskennfeld eines
elektrischen Antriebs mit 60 kW Nennleistung. Um den Gesamtwirkungsgrad bzw.
die Gesamtverluste des elektrischen Antriebs zu beschreiben, werden die Kennfel-
der von Leistungselektronik und elektrischer Maschine zusammengefasst. Darüber
hinaus werden die Kennfelder auf alle vier Quadranten bezüglich des Drehmoments
MEM und der Drehzahl ωEM gespiegelt, sodass die Kennfeldauswertung für alle
motorischen und generatorischen Betriebsfälle möglich ist23.
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Bild 3.6: a) Wirkungsgrad- und b) Verlustleistungskennfeld einer Synchronmaschine
inklusive Leistungselektronik mit 60 kW Nennleistung [188].

23Nicht erforderlich, wenn das Kennfeld für die entsprechenden Quadranten definiert ist.
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Je nachdem ob ein Wirkungsgrad- oder Verlustleistungskennfeld vorliegt, lässt sich
die elektrische Eingangsleistung anhand der Wirkungsgraddefinition

PEA,el = MEM · ωEM
ηEA (MEM, ωEM) , (3.3)

mit dem Wirkungsgradkennfeld des elektrischen Antriebs ηEA (·) oder der Leis-
tungsbilanz

PEA,el = MEM · ωEM + PEA,v (MEM, ωEM) , (3.4)

mit dem Verlustleistungskennfeld des elektrischen Antriebs PEA,v (·) berechnen.

3.2.3 Batteriemodelle

Li-Ionen-Batterien stellen aufgrund hoher Energiedichten und Wirkungsgrade so-
wie einer langen Lebensdauer den aktuellen Stand der Technik bezüglich der in
Elektro- und Hybridfahrzeugen verwendeten Batteriespeicher dar [160]. Daher soll
bei der Modellierung ausschließlich diese Technologie betrachtet werden. Des Wei-
teren wird der Modellierungsansatz in [102, 160] angewendet, bei dem die Beschrei-
bung des elektrochemischen Verhaltens einer Li-Ionen-Batteriezelle anhand des in
Bild 3.7 gezeigten elektrischen Ersatzschaltbildes erfolgt. Die Ersatzschaltung für
ein stationäres Batteriemodell besteht hierbei lediglich aus einer Spannungsquelle
zur Beschreibung der Ruhespannung u0 und einem Innenwiderstand R̃i (umfasst
die Widerstände bzw. Realteile des dynamischen Modells), wohingegen die Ersatz-
schaltung für das dynamische Batteriemodell weitere dynamische Elemente ent-
hält. Laut [160] beschreibt die Induktivität L das induktive Verhalten der Zelle,
das RC-Glied den Ladungsdurchtritt zwischen Elektrolyt und Elektroden (Doppel-
schichtkapazität CDS und Durchtrittswiderstand RDT) und die Warburgimpedanz
ZW den bei Ladungsentnahme entstehenden Spannungsabfall durch Diffusion der

dynamisches Modell

( )0 Battu q

Batti( )i Batt Batt,R q i L
DTR

DSC WZ

Zelleu EA,elPå

stationäres Modell

( )0 Battu q

( )i Batt Batt,R q i

Zelleu

Bild 3.7: Elektrische Ersatzschaltbilder des stationären und dynamischen Modells einer
Li-Ionen-Batteriezelle [102, 160].
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Li-Ionen im Elektrodenmaterial. Im Allgemeinen ist das Betriebsverhalten der Bat-
terie nichtlinear, was durch Abhängigkeiten der Schaltungsparameter von der Be-
triebstemperatur, der Ladung qBatt und dem Batteriestrom iBatt abgebildet wird.
Allerdings ist die Batteriedynamik bei Antriebsstrangsimulationen aufgrund einer
ansonsten zu hohen Berechnungsdauer nicht beliebig genau darstellbar, weshalb
hier der Einfachheit halber bis auf den Innenwiderstand der Batterie konstante
Parameter angenommen werden.

Der Batterieladezustand wird als SoC (State of Charge) bezeichnet und ist defi-
niert durch

SoC = qBatt
QBatt

, (3.5)

mit der maximal zur Verfügung stehenden Ladungskapazität der Batterie QBatt

und dem aktuellen Ladungszustand qBatt. Letzteres ergibt sich durch Lösen der
Zustandsgleichung

q̇Batt = −iBatt. (3.6)

Eingangsgröße des Modells ist die insgesamt zu- oder abgeführte elektrische Leis-
tung PBatt, die sich aus der Summe der durch die einzelnen Elektroantriebe auf-
genommen oder abgegeben elektrischen Leistungen PEA,el ergibt:

PBatt =
∑︂

PEA,el. (3.7)

Diese Leistung lässt sich wiederum durch das Produkt von Batteriestrom iBatt und
Batteriespannung uBatt ausdrücken:

PBatt = iBatt · uBatt = iBatt · aZellen · uZelle, (3.8)

mit der Anzahl der Batteriezellen aZellen und der Zellenspannung uZelle. Hierbei
liegt die Annahme zugrunde, dass alle Zellen identische Ladungszustände und
Parameter aufweisen.

Bei stationären Batteriemodellen wird (3.8) nach uZelle umgeformt und die
Maschengleichung der zum stationären Teil gehörenden Ersatzschaltung aufge-
stellt:

i2
Batt − u0 (qBatt)

R̃i (qBatt, iBatt)
· iBatt + PBatt

aZellen · R̃i (qBatt, iBatt)
= 0, (3.9)

wobei die Ruhespannung u0 als Kennlinie und der Innenwiderstand R̃i als Kennfeld
vorliegt. Da R̃i von iBatt abhängig ist, muss die Lösung von (3.9) somit numerisch
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anhand eines Iterationsverfahrens (z. B. Bisektionsverfahren) erfolgen. Auf diese
Weise wird im Vorfeld ein Kennfeld mit festgelegten Stützstellen für qBatt und
PBatt berechnet:

iBatt = f (qBatt, PBatt) . (3.10)

Zur Auswertung des SoC nach (3.5) und (3.6) müssen die aus (3.10) resultierenden
Werte aufintegriert werden24.

Bei dynamischen Batteriemodellen müssen gemäß Bild 3.7 weitere Schaltungs-
elemente in der Maschengleichung der Batteriezelle berücksichtigt werden. Folglich
ergibt sich für die Batteriespannung uBatt eine Differenzialgleichung nach dem in
Bild 3.8 dargestellten Wirkungsplan. Aufgrund des direkten Durchgriffs bei der
Berechnung der Spannung über der Induktivität L und dem Innenwiderstand Ri

entsteht hierbei eine algebraische Schleife, die zur Berechnung von uBatt zunächst
gelöst werden muss. Da auch hier Ri als Kennfeld vorliegt, muss die Lösung nume-
risch erfolgen. Oft wird die algebraische Schleife durch Einfügen einer Verzögerung
um einen Simulationsschritt unterbrochen, was äquivalent zu einer Fixpunktitera-
tion mit einem Iterationsschritt ist. Hierbei muss allerdings sichergestellt werden,
dass die Konvergenzkriterien des Verfahrens erfüllt sind und der Fehler durch den
Abbruch nach dem ersten Iterationsschritt nicht zur Instabilität der Simulation
führt.

BattP

L
WZG

( )0 Battu q

1-

Batti

Battq

Zellena
Zelleu Battu

( )i Batt Batt,R q i

Algebraische
Schleife

DTR DSCDTR

Bild 3.8: Wirkungsplan des dynamischen Batteriemodells (Die Warburgimpedanz wird
hier als entsprechende Übertragungsfunktion GZW

berücksichtigt).

24Die Integration von iBatt erfolgt numerisch, wobei aufgrund der Beschreibung als Kennfeld ein
explizites Lösungsverfahren angewendet wird (z. B. Vorwärts-Euler).
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Die Parametrierung des stationären Batteriemodells erfolgt auf Basis der in
Bild 3.9a) gezeigten Entladekurven, die den Zusammenhang zwischen der Zel-
lenspannung uZelle und dem Batterieladezustand SoC für Entladungsvorgänge
mit konstantem Batteriestrom iBatt beschreiben (stationärer Betrieb). Im Ruhe-
zustand für iBatt = 0 entspricht uZelle der Ruhespannung u0 (rote Kennlinie in
Bild 3.9a)) und im Entladezustand für iBatt > 0 entsteht im Inneren der Batterie-
zelle ein zusätzlicher Spannungsabfall, der zu einer Reduzierung von uZelle führt.
Dieser Spannungsabfall lässt sich durch den Innenwiderstand der Ersatzschaltung
für das stationäre Batteriemodell berücksichtigen. Um den Widerstand zu bestim-
men, werden die Entladungskurven herangezogen und in die nach R̃i umgeformte
Maschengleichung der Ersatzschaltung

R̃i = u0 − uZelle
iBatt

(3.11)

eingesetzt. Der Innenwiderstand R̃i ergibt sich für das betrachtete Beispiel gemäß
dem Kennfeld Bild 3.9b). Den Untersuchungen in [102] zufolge müsste der Innen-
widerstand unabhängig vom Arbeitspunkt der Batterie sein. Allerdings enthalten
die Entladekurven auch die Einflüsse, die mit den arbeitspunktabhängigen Durch-
trittswiderstand RDT und den ohmschen Anteilen der Warburgimpedanz ZW be-
rücksichtigt werden, weshalb (3.11) der Summe aller Widerstände entspricht und
somit ebenfalls arbeitspunktabhängig ist. Die Parametrierung des dynamischen
Batteriemodells ist weit aufwendiger und erfordert Impedanzspektroskopien für
eine Vielzahl unterschiedlicher Arbeitspunkte [102]. Da im Rahmen dieser Arbeit
keine entsprechende Messungen vorliegen, erfolgt die Parametrierung des Innenwi-
derstandes nach (3.11) und die der anderen Schaltungselemente durch Schätzungen
auf Basis von Daten aus der Literatur [8, 94, 183].
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3.2.4 Fahrdynamikmodelle

Die Betrachtungen in dieser Arbeit erfordern lediglich die Beschreibung der Fahr-
zeugbewegung in Längsrichtung. Daher erfolgt die Modellierung der Fahrdyna-
mik gemäß [80] anhand der in Längsrichtung des Fahrzeugs angreifenden Fahr-
widerstandskräfte, siehe Bild 3.10. Um die Fahrzeugmasse mFZ zu beschleunigen,
muss die vom Fahrzeugantrieb aufgebrachte Zugkraft FZug die Luftwiderstands-
kraft FLuft, die Rollwiderstandskraft FRoll, die Hangabtriebskraft FAb und die
Beschleunigungskraft mFZ · z̈ kompensieren. Somit ergibt sich das Kräftegleichge-
wicht zu

MAn
rR⏞ ⏟⏟ ⏞

FZug

= mFZ · z̈ + cw · ASF · ρLuft
2 · ż2⏞ ⏟⏟ ⏞

FLuft

+kRoll · cos (α) · Fg⏞ ⏟⏟ ⏞
FRoll

+ sin (α) · Fg⏞ ⏟⏟ ⏞
FAb

, (3.12)

mit dem Drehmoment an der Antriebsachse MAn, dem effektiven Reifenradius
rR, der Wegkoordinate z, dem Strömungswiderstandsbeiwert cw, der Stirnfläche
des Fahrzeugs ASF, der Luftdichte ρLuft, dem Rollwiderstandsbeiwert kRoll, der
Gewichtskraft Fg und dem Steigungswinkel α. Zur Berücksichtigung der Massen-
trägheitsmomente rotierender Fahrzeugteile (z. B. Schwungmassen, Antriebswellen
usw.), werden deren äquivalente Massen mittels rR und ggf. mit der Getriebeüber-
setzung bestimmt und zur Fahrzeugmasse mFZ hinzuaddiert. Die Dynamik wird
hierbei stets durch z̈ berücksichtigt, weshalb sich die unterschiedlichen Modellty-
pen durch Anpassung der Modellschnittstellen bzw. durch Umformung von (3.12)
ergeben (vgl. Schnittstellen von FD-Modell in Bild 2.8 und 2.9).

ZugF LuftF

AbFRF
FZm

Rr
aAnM

z

FZm z⋅ 

z

α

mFZ

rRMAn

mFZ · z̈

Bild 3.10: Zugkraft und Fahrwiderstandskräfte bei einer Fahrzeugbewegung in Längs-
richtung [80].

3.3 Getriebemodelle
Für die Getriebemodellierung wurde ein komponentenorientierter Modellierungs-
ansatz gewählt, der eine hohe Flexibilität hinsichtlich der Abbildung verschiedener
Getriebetypen und -konfigurationen gewährleistet. Ein solcher Ansatz legt elemen-
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tare Teilkomponenten von Getrieben zugrunde, die entsprechend miteinander kom-
biniert jede beliebige Getriebekonfiguration ergeben. Auf Basis der Beschreibungen
dieser Teilkomponenten lassen sich dann die Modellgleichungen des Gesamtgetrie-
bes herleiten. Während Kupplungen und Bremsen bereits elementare Teilkompo-
nenten darstellen, müssen für Übersetzungen noch geeignete Unterteilungen fest-
gelegt werden. Ziel hierbei ist die Darstellung beliebiger Übersetzungsstrukturen,
wobei ausschließlich Vorgelege- und Umlaufgetriebe als gängige Bauweisen von
Fahrzeuggetrieben berücksichtigt werden [132, 143].

Vorgelegegetriebe bestehen aus einer Anordnung mehrerer Stirnräder und be-
sitzen je eine An- und Abtriebswelle sowie ggf. eine zusätzliche Vorgelegewelle
zur Erhaltung der eingangsseitigen Drehrichtung. Typische Beispiele hierfür sind
Handschalt- und Doppelkupplungsgetriebe. Bild 3.11a) zeigt ein einfaches Beispiel
für ein Vorgelegegetriebe, wobei die Antriebs-, Abtriebs- und Vorgelegewellen je-
weils in einem fixierten Gehäuse gelagert sind, das die zu übertragenden Drehmo-
mente abstützt [132].

Die elementare Teilkomponente hierbei ist eine Stirnradpaarung, wobei die
folgenden Winkelgeschwindigkeits- und Drehmomentbeziehungen gelten (vgl.
Bild 3.11b)):

ω2 = 1
i12

· ω1, (3.13)

M2 = −i12 · M1, (3.14)

mit dem Übersetzungsverhältnis

i12 = ω1
ω2

= −aZ2
aZ1

, (3.15)

das sich aus dem Verhältnis der Winkelgeschwindigkeiten bzw. der Zähnezahlen
aZ1 und aZ2 der jeweiligen Stirnräder ergibt [226]. Gleichungen (3.13) bis (3.15)
beschreiben lediglich das ideale Übertragungsverhalten der Zahnradpaarung. Tat-
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Bild 3.11: a) Beispiel eines Vorgelegegetriebes und b) eine Stirnradpaarung als elemen-
tare Teilkomponente von Vorgelegegetrieben.
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sächlich führt die Beölung des Getriebes und die Reibung zwischen den im Eingriff
befindlichen Zähnen sowie in den Lagerstellen zu Verlusten [116, 184]. Die Gesamt-
verluste werden durch einen zusätzlichen Term in der Drehmomentengleichung
(3.14) berücksichtigt, sodass

M2 = −i12 · M1 + Mv,G (ω1,M1) , (3.16)

mit dem Verlustdrehmoment Mv,G als Funktion des zu übertragenden Drehmo-
ments M1 und der Winkelgeschwindigkeit ω1 vorliegt [116, 184]. Darüber hinaus
sind die durch die Beölung des Getriebes hervorgerufenen Verluste temperaturab-
hängig. Allerdings erfolgen alle Untersuchungen in dieser Arbeit unter der Voraus-
setzung, dass die Betriebstemperaturen der Antriebsstrangkomponenten erreicht
sind und näherungsweise konstant bleiben, sodass der Temperatureinfluss auf Mv,G

vernachlässigt werden kann.

Umlaufgetriebe besitzen gegenüber den Vorgelegegetrieben in Summe mehr als
zwei nach außen geführte Wellen, die sowohl als An- und Abtrieb dienen können.
Hierbei wird das Stützmoment, das bei Vorgelegetrieben vom Gehäuse aufgenom-
men wird, durch eine bewegliche und zu den anderen Wellen konzentrische, zu-
sätzliche Welle (Träger oder Steg) aufgenommen (vgl. Bild 3.12) [143]. Zu den
Umlaufgetrieben gehören einfache Planetengetriebe aber auch komplexere Zusam-
menschaltungen, wie z. B. Ravigneaux- oder Simpson-Radsätze, die unter anderem
in Automatikgetrieben Anwendung finden [228]. Bild 3.12 zeigt ein einfaches Pla-
netengetriebe sowie die elementaren Teilkomponenten, aus denen dieses Getriebe
aber auch jedes andere beliebige Umlaufgetriebe besteht [23].

Die Teilkomponenten setzen sich je aus einer Zahnradpaarung und einem Pla-
netenträger zusammen, wobei die Zahnräder entweder beide außenverzahnt sind
(Bild 3.12c)) oder eines von beiden innenverzahnt ist (Bild 3.12b)). Unabhängig

a) b) c)Hohlrad
Planet

Sonne Planeten-
träger
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1
PT

PT PT,M w

2 Z2,aw

1 Z1,aw
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1M

1 Z1,aw

2 Z2,aw
PT PT,M w

1M

2M

Bild 3.12: a) Beispiel eines einfachen Umlaufgetriebes mit den jeweiligen Teilkompo-
nenten b) und c) bestehend aus Planetenträger und Zahnradpaarung.
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von der Zahnradpaarung gilt für die Winkelgeschwindigkeiten der Teilkomponen-
ten

ω1 − (1 − i12) · ωPT − i12 · ω2 = 0, (3.17)

mit der bei stehendem Planetenträger definierten Standübersetzung [226]

i12 = ω1
ω2

⃓⃓⃓⃓
ωPT=0

= −aZ2
aZ1

. (3.18)

Hierbei wird die Zähnezahl eines innenverzahnten Zahnrads negativ berücksich-
tigt, sodass sich eine positive Standübersetzung i12 ergibt und bei stehendem
Planetenträger die Drehrichtung zwischen den Zahnrädern erhalten bleibt (vgl.
(3.17)). Die Kinematik eines aus mindestens zwei Teilkomponenten bestehenden
Umlaufgetriebes lässt sich ebenfalls durch (3.17) beschreiben, wobei sich die ge-
samte Standübersetzung aus denen der einzelnen Teilkomponenten zusammensetzt
(siehe Beispiele in Anhang A.4). Die Drehmomente für die Teilkomponenten in
Bild 3.12b) und 3.12c) ergeben sich jeweils zu

M2 = −i12 · M1 + Mv,G (ωr1,M1) (3.19)

und

M1 + M2 + MPT = 0 , (3.20)

wobei zur Beschreibung des Verlustdrehmoments Mv,G die zum Planetenträger
relative Winkelgeschwindigkeit

ωr1 = ω1 − ωPT (3.21)

herangezogen wird, die an der Zahnradpaarung durch Abwälzen der Zahnflanken
entsteht und in mechanische Leistung umgesetzt wird (Wälzleistung) [132]. Mit
dem Verlustdrehmoment Mv,G in (3.19) lassen sich somit nur Verluste berück-
sichtigen, die bei der Leistungsübertragung über die Zahnradpaarung entstehen.
Allerdings können aufgrund der Beölung auch im verblockten Zustand, d. h. die
gesamte Teilkomponente wirkt wie eine einzige mit ωPT rotierende Welle, Verlus-
te auftreten. In diesem Fall steht die Zahnradpaarung relativ zueinander (ωr1=0)
und es liegt keine Wälzleistung vor. Untersuchungen in [116] zeigen, dass die visko-
sen Verluste gegenüber den Reibverlusten zwischen der Zahnpaarung sehr gering
sind. Daher werden die viskosen Verluste, die durch eine zusätzliche Abhängigkeit
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des Verlustdrehmoments Mv,G von der Winkelgeschwindigkeit des Planetenträgers
ωPT berücksichtigt werden müssten, vernachlässigt.

Die Beschreibungen der Teilkomponenten zur Abbildung beliebiger Übersetzungs-
strukturen sind sowohl für stationäre als auch dynamische Getriebemodelle iden-
tisch. Dies gilt nicht für die Beschreibungen von Kupplungen und Bremsen, was
sich durch unterschiedlich detaillierte Abbildungen der Schaltvorgänge begründet.
Daher werden diese Teilkomponenten für beide Modelltypen gesondert in Kapi-
tel 3.3.2 und 3.3.3 beschrieben.

Bild 3.13 zeigt die Vorgehensweise zur automatischen Erzeugung von Getriebemo-
dellen sowie die daran ausgerichtete Gliederung der Unterkapitel. Zunächst erfolgt
die Erstellung eines Netzwerks, indem Netzwerkelemente der einzelnen Teilkompo-
nenten entsprechend der vorliegenden Getriebekonfiguration miteinander kombi-
niert werden. Auf Grundlage dieses Netzwerks und der Beschreibungen der einzel-
nen Teilkomponenten wird dann im nachfolgenden Schritt durch Anwendung der
„modifizierten Knotenanalyse“ ein Gleichungssystem erzeugt. Dieses beschreibt
zunächst nur das lineare Teilsystem des Getriebes und ist für alle Modelltypen
identisch (Kapitel 3.3.1). Im nächsten Schritt „Modifikation der Modellgleichun-
gen“ werden die Nichtlinearitäten berücksichtigt und weitere Umformungen zur
Erstellung des geforderten Modelltyps durchgeführt. Dies umfasst unter anderem
die Auflösung impliziter Zusammenhänge (vgl. Kapitel 3.3.4) und die Diskreti-
sierung von Differenzialgleichungen. Anhand der modifizierten Modellgleichungen
lässt sich im nächsten Schritt ein Simulationsalgorithmus formulieren. Die Modifi-
kationen und Algorithmen unterscheiden sich für stationäre und dynamische Mo-
delle und werden daher separat in Kapitel 3.3.2 und 3.3.3 beschrieben. Im letzten
Schritt erfolgt die Parametrierung der Getriebemodelle bezüglich der Abbildung
von Verlusten. Hierbei werden die Parameter zur Beschreibung der Verluste so
angepasst, dass die Modelle in Hinblick auf die Verluste ein durch entsprechende
Getriebemessungen definiertes Verhalten wiedergeben (Kapitel 3.3.5).

+

modifizierte 
Knotenanalyse

Erstellung eines 
Netzwerks

Parametrierung Formulierung 
Algorithmus

Modifikation der 
Modellgleichungen

Kap. 3.3.1

Kap. 3.3.2

Kap. 3.3.3
Kap. 3.3.5

Bild 3.13: Vorgehensweise zur automatischen Erzeugung von Getriebemodellen und
Gliederung der Unterkapitel.
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3.3.1 Automatische Modellerzeugung

Die automatische Modellerzeugung erfolgt auf Basis der „modifizierten Knotenana-
lyse“ [85, 222]. Ursprünglich dient diese Methode zur systematischen Erzeugung
der mathematischen Beschreibungen von linearen elektrischen Schaltungen, wes-
halb zunächst eine Anpassung auf mechanische Systeme erforderlich ist. Hierzu
werden die Äquivalenzen zwischen elektrischen und mechanischen Größen gemäß
der Unterscheidung in Trans- und Per-Variablen herangezogen, wobei die elektri-
sche Spannung äquivalent zur Winkelgeschwindigkeit und der elektrische Strom
äquivalent zum Drehmoment ist [92, 134]. Grundsätzlich ist es auf Basis solcher
Äquivalenzen auch möglich, die modifizierte Knotenanalyse auf multiphysikalische
Systeme zu überführen. Da der Fokus dieser Arbeit jedoch auf der Getriebemo-
dellierung liegt, werden ausschließlich mechanische Systeme betrachtet.

Die Modellerzeugung mittels der modifizierten Knotenanalyse basiert auf einem
Netzwerk des zu modellierenden Systems. Dieses stellt die vorliegende Systemkon-
figuration als Verschaltung verschiedener Netzwerkelemente dar, die wiederum die
jeweiligen Teilkomponenten des Systems repräsentieren. Jedes Netzwerkelement
verfügt über Knoten und Zweige, denen die zur Beschreibung der jeweiligen Teil-
komponente erforderlichen Winkelgeschwindigkeiten und Drehmomente zugeord-
net sind. Die Winkelgeschwindigkeiten werden in Bezug auf einen Referenzknoten
bemessen (meist fixer Punkt, wie z. B. das Gehäuse). Bild 3.14 zeigt ein Beispiel
für die Darstellung eines mechanischen Systems als Netzwerk. Das System besteht
aus einem masselosen Planetengetriebe mit fixiertem Planetenträger (Standüber-
setzungen iHP und iSP), einer Torsionswelle (Federsteifigkeit c, Dämpferkonstante
d) und den Massenträgheitsmomenten J1 und J2 (Bild 3.14a)). Die zugehörige
Netzwerkdarstellung ist in Bild 3.14b) abgebildet. Hierbei wird das Eingangsdreh-
moment M1 durch eine Drehmomentenquelle und das Planetengetriebe durch eine
Kombination von Netzwerkelementen der entsprechenden Teilkomponenten darge-
stellt (vgl. Bild 3.12).
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Bild 3.14: a) Planetengetriebe mit fixiertem Träger, Torsionswelle und zwei Massen-
trägheitsmomenten sowie b) das zugehörige Netzwerk zur Modellerzeugung.
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Bei der Modellerzeugung mittels der modifizierten Knotenanalyse wird anhand des
Netzwerks ein Gleichungssystem der allgemeinen Form

K · w = T · u, (3.22)

mit den Koeffizientenmatrizen K und T, dem Unbekannten-Vektor w und dem
Eingangsgrößenvektor u abgeleitet. Das Gleichungssystem unterteilt sich gemäß
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K

K12

K22

K11

K21

aK
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(3.23)

mit aK Winkelgeschwindigkeiten und aM Drehmomenten in w. Jede der ersten
aK Zeilen ist einem der insgesamt aK Knoten des Netzwerks zugeordnet und ent-
hält dessen Knotengleichung, d. h., durch die Einträge in K11, K12 und T1 er-
geben sich alle Drehmomente, die am jeweiligen Knoten angreifen (vgl. (3.25)
und Bild 3.15a)). Die Einträge in T1 sind dimensionslos, weshalb uM ausschließ-
lich Einträge von Drehmomentquellen25 beinhaltet. Bei manchen Teilkomponenten
lässt es die zugehörige mathematische Beschreibung nicht zu, die Drehmomente
als Funktion der Winkelgeschwindigkeiten oder deren zeitliche Ableitungen auszu-
drücken. Daher wird das Gleichungssystem bei aM solcher Teilkomponenten um die
gleiche Anzahl an Drehmomenten in w erweitert. Die hierdurch hervorgerufenen
zusätzlichen aM Zeilen entsprechen jeweils der Summengleichung aller Winkelge-
schwindigkeiten an der zugehörigen Teilkomponente, was vergleichbar zu einer Ma-
schengleichung bei elektrischen Schaltungen ist (vgl. (3.27) und Bild 3.15b)). Der
Vektor uω beinhaltet ausschließlich Einträge von Winkelgeschwindigkeitsquellen.

Die grundsätzliche Vorgehensweise zur Herleitung von (3.23) besteht darin, für
die Netzwerkelemente Teilgleichungssysteme der gleichen Form zu definieren und
diese mittels der Kenntnis über die im Netzwerk verschalteten Knoten in das Ge-
samtgleichungssystem einzufügen. Zur Verdeutlichung werden zunächst die Teil-
gleichungssysteme für die in Bild 3.15 dargestellten Netzwerkelemente eines Dämp-
fers und einer Feder hergeleitet. Da es sich hierbei um passive Teilkomponenten
handelt, werden die Zählpfeile für Winkelgeschwindigkeit und Drehmoment gemäß
dem Verbraucherpfeilsystem in gleicher Richtung angenommen. Das vom Dämpfer

25Drehmoment- und Winkelgeschwindigkeitsquellen sind das Äquivalent zu idealen Strom- und
Spannungsquellen bei elektrischen Systemen.



70 3. Antriebsstrang- und Getriebemodellierung

K1w K2w
K1 K2

cMc

cwK1w K2w
K1 K2

d

dw

dMa) b)

Bild 3.15: Netzwerkelemente a) eines Dämpfers und b) einer Feder.

aufgenommene Drehmoment Md lässt sich anhand der Dämpferkonstante d und
der Knotenwinkelgeschwindigkeiten ωK1 und ωK2 ausdrücken:

Md = d · (ωK1 − ωK2) = d · ωK1 − d · ωK2 . (3.24)

Zur Erstellung des zum Dämpfer gehörenden Teilgleichungssystems werden die
Knotengleichungen für K1 und K2 herangezogen (vgl. Bild 3.15a)), wobei jeweils
nur Md als einziges Drehmoment zu berücksichtigen ist. Anhand der zugrunde
gelegten Zählpfeilrichtung von Md ergibt sich das Teilgleichungssystem zu⎡⎢⎣ d −d

−d d

⎤⎥⎦ ·

⎡⎢⎣ ωK1

ωK2

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎣
⎤⎥⎦ . (3.25)

Hierbei ist die erste Zeile dem Knoten K1 und die zweite Zeile dem Knoten K2
zugeordnet. Die übrigen Elemente der Matrizen und Vektoren bleiben frei, da zur
Beschreibung des Dämpfers weder Quellen noch zusätzliche Drehmomente erfor-
derlich sind. Bei der Feder in Bild 3.15b) ergibt sich das Drehmoment Mc aus
dem Produkt von Federsteifigkeit und Federauslenkung. Da sich Letzteres nicht
durch Winkelgeschwindigkeiten oder deren Ableitungen ausdrücken lässt, wird die
zeitliche Ableitung des Federdrehmoments im Bildbereich betrachtet:

s · Mc (s) = c · (ωK1 (s) − ωK2 (s))

⇔ 0 = ωK1 (s) − ωK2 (s) − s · c−1 · Mc (s) ,
(3.26)

mit der Laplace-Variable s und der Federsteifigkeit c. Gleichung (3.26) ent-
spricht hierbei der Summe aller Winkelgeschwindigkeiten entlang der Feder-
Teilkomponente (vgl. Bild 3.15b)) und wird daher in der unteren Zeile des Glei-
chungssystems eingetragen. Somit ergibt sich das Teilgleichungssystem zu⎡⎢⎣ 1

−1
1 −1 −c−1s

⎤⎥⎦ ·

⎡⎢⎣ ωK1

ωK2

Mc

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎣
⎤⎥⎦ , (3.27)

wobei in den ersten beiden Zeilen das Federdrehmoment Mc als Beitrag zu den
Knotengleichungen von K1 und K2 zu berücksichtigen ist. Analog zu diesen Bei-
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spielen lassen sich die Teilgleichungssysteme weiterer Netzwerkelemente herleiten.
Einige sind in Tabelle 3.3 angegeben. Eine vollständige Auflistung der Teilglei-
chungssysteme ist im Anhang A.5 enthalten.

Tabelle 3.3: Teilgleichungssysteme weiterer Netzwerkelemente im Bildbereich für Teil-
komponenten rotatorischer, mechanischer Systeme.
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Die Erzeugung des Gesamtgleichungssystems (3.23) anhand der einzelnen Teil-
gleichungssysteme erfordert zunächst die Definition des zum Gesamtsystem gehö-
renden Vektors w. Hierzu werden dem Netzwerk des Gesamtsystems alle Knoten-
Winkelgeschwindigkeiten und erforderlichen Drehmomente entnommen und gemäß
(3.23) in w eingetragen. Damit sind die jeweiligen Zeilen des Gesamtgleichungssys-
tems eindeutig den Knoten bzw. Teilkomponenten zugeordnet, sodass anhand der
Information, mit welchem Knoten eine bestimmte Teilkomponente verbunden ist,
die entsprechenden Stellen im Gesamtgleichungssystem identifiziert und mit den
Einträgen des zugehörigen Teilgleichungssystems aufgefüllt werden können. Diese
Vorgehensweise wird anhand des in Bild 3.16 gezeigten Netzwerks verdeutlicht.
Gemäß dieser Anordnung liegen drei Knoten und zwei Netzwerkelemente, deren
Drehmomente zur Beschreibung des Gleichungssystems erforderlich sind (Stirn-
radübersetzung und Feder), vor. Folglich enthält der Unbekannten-Vektor w die
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Bild 3.16: Netzwerk eines mechanischen Systems bestehend aus einer Stirnradüberset-
zung (i12), die mit einer Kombination aus Feder (c), Dämpfer (d) und Mas-
senträgheitsmoment (J) verbunden ist.

Winkelgeschwindigkeiten ωK1, ωK2 und ωK3 sowie die Drehmomente M1 und Mc.
Unter Berücksichtigung des Verlustdrehmoments der Stirnradübersetzung Mv,G

lautet das Gesamtgleichungssystem⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣
0 0 0 1 0
0 d −d −i12 1
0 −d d + Js 0 −1
1 −i12 0 0 0
0 1 −1 0 −c−1s

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

K

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣
ωK1

ωK2

ωK3

M1

Mc

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

w

=

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣
M∗

−Mv,G(ωK1, M1)
0
0
0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

T·u

, (3.28)

wobei sich die Einträge in K und T · u anhand der Teilgleichungssysteme in Ta-
belle 3.3 und unter Berücksichtigung der Zuordnung der Netzwerkelemente zu den
Größen in w ergeben. Hierbei kann es vorkommen, dass mehrere Netzwerkelemente
zu Einträgen an der gleichen Stelle im Gesamtgleichungssystem führen. In diesem
Fall werden die Einträge aufaddiert (vgl. Dämpfer d und Massenträgheitsmoment
J in (3.28)). Ein weiteres Beispiel für das in Bild 3.14 gezeigte System ist im
Anhang A.6 zu finden. Da die modifizierte Kontenanalyse nur auf lineare Syste-



3.3 Getriebemodelle 73

me anwendbar ist, werden Nichtlinearitäten durch gesteuerte Quellen beschrieben.
Beispielsweise tritt in (3.28) die nichtlineare Funktion zur Beschreibung des Ver-
lustdrehmoments der Übersetzung Mv,G(ωK1, M1) im Quellenvektor T·u auf. Dies
ist gleichbedeutend zu einer im Netzwerk befindlichen gesteuerten Drehmoment-
quelle an Knoten K2, die im Gesamtmodell wie eine Senke wirkt. Die Berücksich-
tigung der nichtlinearen Funktionen, die die Quellgrößen der gesteuerten Quellen
beschreiben, erfolgt in den Kapiteln 3.3.2 und 3.3.3)

Im Rahmen der Methodik zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-
Getrieben sind mehrere Typen von Getriebemodellen mit jeweils unterschiedlichen
Detaillierungsgraden erforderlich (vgl. Tabelle 3.1: vor- oder rückwärtsgerichtet,
mit oder ohne Verluste, usw.). Die oben beschriebene Methode zur Modellerzeu-
gung ermöglicht grundsätzlich die Ableitung solcher Getriebemodelle, indem ent-
sprechende Netzwerke für die geforderten Modelltypen und Detaillierungsgrade
erstellt werden. Um den damit verbundenen Arbeitsaufwand zur Erstellung meh-
rerer separater Netzwerke zu reduzieren, wird gemäß Bild 3.17 ein gemeinsames
Getriebenetzwerk mit frei definierbaren Quellen und Senken erstellt. So lassen

Gemeinsames Getriebenetzwerk mit
höchstmöglichem Detaillierungsgrad

Quellen / 
Senken

Quellen / 
Senken

w

M

w

M

Bild 3.17: Gemeinsames Getriebenetzwerk mit frei definierbaren Quellen und Senken
für Winkelgeschwindigkeiten und Drehmomente.

sich die Schnittstellen des resultierenden Getriebemodells durch Einfügen adäquat
formulierter Quellen- und Senken-Funktionen im Netzwerk an den geforderten Mo-
delltyp bzw. der Simulationsaufgabe anpassen (vorwärts- und rückwärtsgerichte-
te Getriebemodelle weisen unterschiedliche Ein- und Ausgangsgrößen auf, siehe
Bild 2.8 und 2.9). Darüber hinaus beschreibt das gemeinsame Netzwerk ein Ge-
triebe mit höchstmöglichem Detaillierungsgrad, der sich im Wesentlichen auf die
Berücksichtigung von Systemdynamik und Verlustleistungen bezieht. Beides lässt
sich im Nachhinein durch Modifikation des aus der Modellerzeugung resultierenden
Gleichungssystems vernachlässigen, sodass aus dem Modell mit höchstmöglichem
Detaillierungsgrad ein weniger detailliertes Modell abgeleitet werden kann. Auf
diese Weise lassen sich alle erforderlichen Modelltypen auf Basis eines Netzwerkes
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erzeugen. Ausgehend von einem Getriebenetzwerk, das die Dynamik des Systems
berücksichtigt, ergibt sich das allgemeine Gleichungssystem

K (s) · W (s) = T · U (s) (3.29)

im Bildbereich. Dieses Gleichungssystem wird in den folgenden Unterkapi-
teln 3.3.2 und 3.3.3 als Ausgangspunkt für die Modellerzeugung herangezogen.

Zur automatischen Durchführung der auf die Getriebemodellierung adaptierten
modifizierten Knotenanalyse wurde im Rahmen dieser Arbeit eine entsprechen-
de Softwareimplementierung in Matlab/Simulink erstellt. Simulink verfügt über
geeignete Schnittstellen, die eine Nutzung der grafischen Oberfläche ermöglicht.
Hierdurch können im Rahmen der zur Verfügung stehenden Netzwerkelemente
(vgl. Anhang A.5) beliebige mechanische Systeme bzw. Getriebe auf der grafi-
schen Oberfläche zusammengestellt und das zugehörige Gleichungssystem gemäß
(3.23) automatisch erzeugt werden.

3.3.2 Stationäre Getriebemodelle

Stationäre Getriebemodelle beschreiben lediglich die Winkelgeschwindigkeits- und
Drehmomentbeziehungen in stationären Betriebspunkten. Grundlage zur Entwick-
lung solcher Modelle ist das aus der Modellerzeugung stammende Gleichungs-
system (3.29), das im Allgemeinen im Bildbereich vorliegt und ein Getriebe mit
dynamischem Systemverhalten beschreibt. Im Folgenden werden auf Basis dieses
Gleichungssystems die stationären Winkelgeschwindigkeits- und Drehmomentbe-
ziehungen hergeleitet, Maßnahmen zur Lösung der daraus resultierenden Modell-
gleichungen beschrieben und ein entsprechender Simulationsalgorithmus formu-
liert.

Die Extraktion eines stationären Getriebemodells erfolgt durch Anwendung des
Endwertsatzes der Laplace-Transformation auf das allgemeine Gleichungssys-
tem (3.29). Da K (s) im Allgemeinen nicht regulär und (3.29) somit nicht direkt
nach W (s) umformbar ist, erfolgt die Anwendung des Endwertsatzes auf beiden
Seiten der Gleichung:

lim
s→0

s · K (s) · 1
s

· w∞ = lim
s→0

s · T · 1
s

· u∞ (3.30)

⇔ K (s = 0) · w∞ = T · u∞. (3.31)

Dies entspricht dem „zu Null Setzen“ der Ableitungen. Hierbei liegt die Annahme
zugrunde, dass (3.29) ein System beschreibt, bei dem sich unter Vorgabe statio-
närer Eingangsgrößen u∞ ebenfalls stationäre Größen für die Unbekannten bzw.
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Ausgangsgrößen w∞ einstellen. Da die Laplace-Variable s in der Koeffizientenma-
trix K (s) ausschließlich als Faktor auftritt (vgl. Teilgleichungssysteme in Tabel-
le 3.3 und A.2), darf s in K (s) direkt zu null gesetzt werden. Dadurch ergibt sich
die Aufteilung des Gleichungssystems (3.31) in Untermatrizen zu⎡⎢⎣ K11,∞ K12

K21 0

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

K(s=0)

·

⎡⎢⎣ω∞

M∞

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

w∞

=

⎡⎢⎣ T1 0

0 T2

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

T

·

⎡⎢⎣ uM,∞

uω,∞

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

u∞

, (3.32)

wobei die Untermatrix K11,∞ nur noch Einträge von Dämpferelementen enthält
und sich die ursprüngliche Untermatrix K22 zu einer Nullmatrix ergibt. Die rest-
lichen Untermatrizen bleiben gemäß dem ursprünglichen Gleichungssystem (3.29)
erhalten. Das zu Null Setzen aller von s abhängigen Einträge in K (s) ist gleich-
bedeutend mit der Vernachlässigung aller Energiespeicher im System, d. h., die
Massenträgheitsmomente bleiben unberücksichtigt und Federsteifigkeiten entspre-
chen starren Verbindungen. Übrig bleiben nur Übersetzungs-, Schalt- und Dämp-
ferelemente, sodass das neue Gleichungssystem (3.32) letztlich die Kinematik und
Statik (statische Drehmomente) eines Getriebes beschreibt. Die Lösung von (3.32)
erfolgt durch Umformen der durch die Untermatrizen definierten Teilgleichungen,
wodurch sich die unbekannten Winkelgeschwindigkeiten zu

ω∞ = K−1
21 · T2 · uω,∞ (3.33)

und die unbekannten Drehmomente zu

M∞ = K−1
12 ·

(︁
T1 · uM,∞ − K11,∞ · K−1

21 · T2 · uω,∞
)︁

(3.34)

ergeben. Der zweite Term zur Beschreibung der Drehmomente existiert nur, sofern
Dämpferelemente im Getriebenetzwerk enthalten sind (K11,∞ ̸= 0).

Für (3.33) und (3.34) existieren nur Lösungen, sofern das ursprüngliche Glei-
chungssystem (3.29) ein System beschreibt, das stationäre Betriebspunkte ermög-
licht und eindeutige Zusammenhänge zwischen Ein- und Ausgangsgrößen aufweist.
Um dies bei der Getriebemodellierung sicherzustellen, sind folgende Anpassungen
zu beachten:

1. Anpassung der Modellschnittstellen durch Einfügen entsprechender Quellen
und Senken im Getriebenetzwerk, sodass alle Größen im zugehörigen Glei-
chungssystem bestimmbar sind. Beispiel: Einfügen von Drehmomentquellen
zur Berücksichtigung der Eingangsgrößen und von fixierten Wellen als Sen-
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ken, um die hierdurch aufgenommenen Drehmomente als Ausgangsgrößen zu
erhalten.

2. Wahl sinnvoller Schaltzustände für die im Getriebe befindlichen Schaltele-
mente (Kupplungen und Bremsen), sodass eine eindeutige kinematische Be-
ziehung zwischen Getriebeeingang und Getriebeausgang bzw. eine eindeutige
Zuordnung zwischen den Ein- und Ausgangsgrößen des Getriebemodells vor-
liegt.

Darüber hinaus müssen die nichtlinearen Funktionen zur Beschreibung von Getrie-
beverlusten berücksichtigt werden. Bisher wurden diese Funktionen als gesteuerten
Quellen im Getriebenetzwerk eingeführt, wodurch zwar die entsprechenden Funk-
tionsausdrücke in (3.33) und (3.34) als Eingangsgrößen auftreten, allerdings die
Auswertung dieser Funktionen zunächst nicht berücksichtigt wird. Die oben be-
schriebenen Anpassungen sowie die Berücksichtigung der Getriebeverluste werden
in den folgenden Abschnitten näher erläutert. Anhang A.7 enthält ein Anwen-
dungsbeispiel für die aus diesen Abschnitten resultierenden allgemeinen Berech-
nungsvorschriften.

Berücksichtigung von Schaltelementen

Bei stationären Getriebemodellen erfolgt die Umschaltung zwischen Gängen und
Betriebsmodi unmittelbar und ohne kontinuierlichen Übergang. Das heißt, der ge-
forderte Gang und Betriebsmodus wird direkt vorgegeben und umgesetzt, sodass
eine gezielte Ansteuerung der Schaltelemente gemäß Kapitel 2.5 nicht erforderlich
ist. In Hinblick auf die Modellierung von Schaltelementen werden daher lediglich
die stationären Zustände „vollständig offen“ und „vollständig geschlossen“ abge-
bildet. Um Schaltelemente bei der Modellerzeugung zu berücksichtigen, wird ein
entsprechendes Netzwerkelement eingeführt, siehe Bild 3.18a). Hierbei ist MSE das
vom Schaltelement übertragene Drehmoment, ωSE die Differenzwinkelgeschwindig-
keit des Schaltelements und uSE das Steuersignal zur Vorgabe des Schaltzustan-
des. Im offenen Zustand für uSE = 0 und bei idealisierter Betrachtung bewirkt
das Schaltelement eine Unterbrechung zwischen zwei Knoten. Bei einem verlust-
behafteten Schaltelement hingegen ergibt sich anstatt einer Unterbrechung eine
Drehmomentübertragung gemäß der Funktion für das winkelgeschwindigkeitsab-
hängige Schleppmoment Mv,SE(ωSE). Im geschlossenen Zustand für uSE = 1 wirkt
das Schaltelement wie eine starre Verbindung zwischen zwei Knoten. Die Nach-
bildung dieses nichtlinearen Schaltverhaltens erfolgt durch die Kombination aus
Drehmoment- und Winkelgeschwindigkeitsquelle in Bild 3.18b).

Bei der Quellenkombination handelt es sich um das lineare Teilmodell eines Schalt-
elements, das im Getriebenetzwerk berücksichtigt wird. Die Umschaltung erfolgt



3.3 Getriebemodelle 77

( )SE v,SE SEM M w =

SEM
K1 K2

K2w

SEu

K1w
SEw

SEM
K1 K2

SEw

SEM
K1 K2

SEw

w
K2wK1w

K2K1
ω,SEM

SEw

v,SE SE( )M w
M

SEM

SE K1 K2w w w= -

( )SE ω,SE v,SE SEM M M w = +
SE 0w =

SE 0u =
offen

SE 1u =
geschlossen

a) b)

ω,SE 0M =

Bild 3.18: Schaltelement-Modell für stationäre Getriebemodelle: a) Netzwerkelement
und Schaltzustände sowie b) Nachbildung des Schaltverhaltens durch ge-
steuerte Quellen.

durch Vorgabe entsprechender Werte für die Winkelgeschwindigkeitsquelle. Im of-
fenen Zustand dient die Winkelgeschwindigkeitsquelle zur Gleichsetzung der Dif-
ferenzwinkelgeschwindigkeit ωSE mit der Differenzwinkelgeschwindigkeit zwischen
Knoten K1 und K2. Voraussetzung hierfür ist, dass die Winkelgeschwindigkeiten
ωK1 und ωK2 bestimmbar sind, was in der Regel der Fall ist, da beim Öffnen
eines Schaltelements ein anderes Schaltelement geschlossen wird und somit im-
mer definierte Beziehungen zwischen den Winkelgeschwindigkeiten vorliegen. Das
Gleichsetzen der Differenzwinkelgeschwindigkeiten entspricht einer Unterbrechung
der Winkelgeschwindigkeitsquelle mit Mω,SE = 0, wodurch das vom Schaltelement
übertragene Drehmoment MSE nur noch dem Schleppmoment Mv,SE entspricht.
Bei einem geschlossenen Schaltelement dient die Winkelgeschwindigkeitsquelle zur
Gleichsetzung der Knoten-Winkelgeschwindigkeiten ωK1 und ωK2, indem die Dif-
ferenzwinkelgeschwindigkeit ωSE durch die Quelle zu Null gesetzt wird. In diesem
Fall nimmt die Winkelgeschwindigkeitsquelle das zu übertragende Drehmoment
MSE auf.

Das Teilgleichungssystem für ein Schaltelement bzw. für die Kombination aus
Winkelgeschwindigkeits- und Drehmomentquelle ergibt sich zu⎡⎢⎢⎣

1
−1

1 −1 0

⎤⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

K

·

⎡⎢⎢⎣
ωK1

ωK2

Mω,SE

⎤⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

w

=

⎡⎢⎢⎣
−1 0

1 0
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⏞ ⏟⏟ ⏞
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·
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⎤⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

u

, (3.35)

wobei ωSE für ein geschlossenes Schaltelement zu null und für ein geöffnetes Schalt-
element zu ωK1 − ωK2 gesetzt wird. Durch Letzteres eliminieren sich die untere
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Zeile des Teilgleichungssystems und die jeweils rechten Spalten von T und K
(aufgrund von Mω,SE = 0). Dies überträgt sich auch auf das Gesamtgleichungs-
system eines Getriebes (vgl. Anhang A.7 Gleichungen (A.19) und (A.32)). Das
heißt, für alle offenen Schaltelemente werden die zugehörigen Zeilen und Spalten
im Gesamtgleichungssystem entfernt. Dies wird im allgemeinen im Gesamtglei-
chungssystem (3.32) durch eine Abhängigkeit der jeweiligen Untermatrizen und
Teilvektoren von den Schaltzuständen der Schaltelemente uSE berücksichtigt, so-
dass sich die ursprünglichen Drehmoment- und Winkelgeschwindigkeitsgleichungen
(3.33) und (3.34) zu

ω∞ = (K21(uSE))−1 · T2(uSE) · uω,∞(uSE) (3.36)

und

M∞(uSE) = (K12(uSE))−1 ·
(︁
T1 · uM,∞ − ...

... K11,∞ · (K21(uSE))−1 · T2(uSE) · uω,∞(uSE)
)︂ (3.37)

ergeben. Die Abhängigkeit des Drehmomentvektors M∞ und des Eingangsgrößen-
vektors uω,∞ von den Schaltzuständen uSE ergibt sich durch Streichen der zu den
Schaltelementen zugehörigen Quellenmomente Mω,SE bzw. Quellengrößen ωSE im
geöffneten Schaltzustand. Obwohl die eliminierten Größen nicht mehr explizit im
Gleichungssystem enthalten sind, lassen sie sich weiterhin indirekt durch die Dreh-
momente in M∞ bzw. durch die Winkelgeschwindigkeiten in uω,∞ ausdrücken.

Wahl der Modellschnittstellen

Wie bereits in Kapitel 3.3.1 erwähnt, lassen sich die Schnittstellen (Ein- und Aus-
gangsgrößen) der Getriebemodelle durch Einfügen entsprechender Quellen und
Senken im zugehörigen Getriebenetzwerk beliebig anpassen. Die Auswahl dieser
Schnittstellen richtet sich nach dem betrachteten Modelltyp und muss sicherstel-
len, dass alle Größen im Getriebe bestimmbar sind. Um stationäre Getriebemodelle
in rückwärtsgerichteten Antriebsstrangsimulationen einzubinden, sind Winkelge-
schwindigkeit und Drehmoment an der Getriebeausgangswelle sowie ggf. an den
Zusatzwellen paralleler und leistungsverzweigter Hybridkonzepten als Eingangs-
größen und an der Getriebeeingangswelle als Ausgangsgrößen zu wählen (vgl.
Bild 2.9). Neben dieser grundsätzlichen Festlegung der Ein- und Ausgangsgrö-
ßen sind bei stationären Getriebemodellen aufgrund der Unabhängigkeit zwischen
Winkelgeschwindigkeiten und Drehmomenten (keine wechselseitige Beeinflussung,
vgl. (3.32)) zwei separate Netzwerke mit je einer eigenen Quellen- und Senkenkon-
figuration erforderlich (siehe Bild 3.19).
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Eingangsgrößen Ausgangsgrößen

Gemeinsames Getriebenetzwerk
(Freiläufe)

ω-Netzwerk
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M-Netzwerk
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w
ω-Netzwerk

w

M-Netzwerk

(Fixierungen)


Bild 3.19: Quellen- und Senkenkonfiguration für das gemeinsame Getriebenetzwerk. Die
Berechnung der Winkelgeschwindigkeiten erfolgt auf Basis des ω-Netzwerks
und die der Drehmomente auf Basis des M-Netzwerks.

Das ω-Netzwerk dient zur Bestimmung der Winkelgeschwindigkeiten und weist
an den der Ein- und Ausgangsgrößen zugeordneten Knoten Netzwerkelemente von
Winkelgeschwindigkeitsquellen bzw. Freiläufen auf. Aufgrund der Freiläufe können
sich die entsprechenden Wellen frei drehen und somit die Winkelgeschwindigkeiten
annehmen, die sich aus den Eingangsgrößen und kinematischen Beziehungen erge-
ben. Allerdings werden die Freiläufe nur symbolisch zur Kennzeichnung der Aus-
gangsgrößen im Getriebenetzwerk eingefügt, denn sofern nicht explizit zusätzliche
Netzwerkelemente zur Fixierung eingeführt werden, sind die Wellen aller Kno-
ten bereits frei drehbar. Darüber hinaus sind die Winkelgeschwindigkeiten aller im
Netzwerk vorkommenden Knoten bereits im Gleichungssystem (3.29) sowie in ω∞

enthalten. Im M-Netzwerk werden die der Ein- und Ausgangsgrößen zugeord-
neten Knoten mit Netzwerkelementen von Drehmomentquellen bzw. Fixierungen
verbunden. Letztere müssen explizit in das Getriebenetzwerk eingefügt werden,
da nur so die dem Knoten zugeordnete Welle fixiert ist und ein Drehmoment auf-
nehmen kann. Gleichzeitig sorgen diese zusätzlichen Netzwerkelemente dafür, dass
das entsprechende Ausgangsdrehmoment als Variable im Gleichungssystem (3.29)
auftritt (vgl. Tabelle A.2) und somit in M∞ enthalten ist.

Zur Berechnung der Winkelgeschwindigkeiten werden die Untermatrizen und Teil-
vektoren des zum ω-Netzwerk zugehörigen Gleichungssystems in (3.36) einge-
setzt26

ωω
∞ = (Kω

21(uSE))−1 · Tω
2 (uSE) · uω

ω,∞(uSE) . (3.38)

26Die hochgestellten Indizes geben den Typ des zur Erzeugung des Gleichungssystems (3.29)
zugrunde gelegten Netzwerks an: M - M-Netzwerk, ω - ω-Netzwerk (vgl. Bild 3.19). Für die
tiefgestellten Indizes gilt: ∞ - stationäre Größe, M - Drehmomente als Eingangsgrößen, ω
- Winkelgeschwindigkeiten als Eingangsgrößen, Nummer - Zuordnung im Gleichungssystem
(3.32).
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Analog dazu ergibt sich aus dem M-Netzwerk und (3.37) der Drehmomentvektor

MM
∞ (uSE) =

(︁
KM

12(uSE)
)︁−1 ·

(︁
TM

1 · uM
M,∞ − ...

... KM
11,∞ · (Kω

21(uSE))−1 · Tω
2 (uSE) · uω

ω,∞(uSE)
)︂

,
(3.39)

wobei für KM
11,∞ ̸= 0 die auf dem ω–Netzwerk basierende Gleichung (3.38) ent-

halten ist. Die Gleichungen (3.38) und (3.39) beschreiben lediglich die Winkelge-
schwindigkeiten und Drehmomente, die im Unbekannten-Vektor w∞ des Gesamt-
gleichungssystems (3.32) auftreten. Da diese Größen nicht notwendigerweise den
geforderten Modellausgangsgrößen entsprechen, werden (3.38) und (3.39) sowie
die jeweils darin enthaltenen Eingangsgrößenvektoren dazu genutzt, diese Aus-
gangsgrößen ausdrücken. Hierzu werden sowohl für die Winkelgeschwindigkeiten
als auch für die Drehmomente die Ausgangsmatrizen C und die Durchgangsma-
trizen D definiert. Somit lassen sich die Winkelgeschwindigkeits-Ausgangsgrößen
durch

yω,∞ = Cω,∞ · ωω
∞ + Dω,∞(uSE) · uω

ω,∞(uSE)

= Gω,∞(uSE) · uω
ω,∞(uSE),

(3.40)

mit der Übertragungsmatrix

Gω,∞(uSE) = Cω,∞ · (Kω
21(uSE))−1 · Tω

2 (uSE) + Dω,∞(uSE) (3.41)

ausdrücken. In gleicher Weise ergeben sich die geforderten Drehmoment-
Ausgangsgrößen:

yM,∞ = CM,∞(uSE) · MM
∞ (uSE) + DM,∞ · uM

M,∞

= GM,∞(uSE) · uM
M,∞ + GMd,∞(uSE) · uω

ω,∞(uSE),
(3.42)

mit der Übertragungsmatrix

GM,∞(uSE) = CM,∞(uSE) ·
(︁
KM

12(uSE)
)︁−1 · TM

1 + DM,∞ (3.43)

zur Beschreibung der Drehmomentübertragung anhand der Eingangsmomente in
uM

M,∞ und der zweiten Übertragungsmatrix

GMd,∞(uSE) = −CM,∞(uSE) ·
(︁
KM

12(uSE)
)︁−1 · KM

11,∞ · ...

... (Kω
21(uSE))−1 · Tω

2 (uSE)
(3.44)

zur Berechnung der Dämpfermomente in Abhängigkeit der Eingangswinkelge-
schwindigkeiten in uω

ω,∞.
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Berücksichtigung von Getriebeverlusten

Die allgemeinen Berechnungsvorschriften (3.40) und (3.42) beschreiben lediglich
ein hinsichtlich der Leistungsflüsse idealisiertes Getriebe. In der Realität jedoch
entstehen innerhalb des Getriebes Verlustdrehmomente, die zu einem reduzier-
ten Drehmoment am Getriebeausgang führen und somit als Verlustleistungen in
Erscheinung treten. Zur Beschreibung dieser Verlustdrehmomente werden die all-
gemeinen Funktionen

Mv,SE (ωSE) (3.45)

für die Schleppmomente von Schaltelementen und

Mv,G (ωG, MG) (3.46)

für die Verlustdrehmomente von Übersetzungselementen herangezogen (vgl.
Bild 3.18 und Gleichungen (3.16) sowie (3.19)). Hierbei ist das Schleppmoment
Mv,SE eine Funktion der Differenzwinkelgeschwindigkeit ωSE am Schaltelement
und das Verlustdrehmoment Mv,G eine Funktion der Winkelgeschwindigkeit ωG

und des Drehmoments MG am Übersetzungselement. Bisher wurden bei der Mo-
dellerzeugung für diese im Allgemeinen nichtlinearen Funktionen gesteuerte Dreh-
momentquellen eingeführt, sodass sich für die Funktionswerte entsprechende Ein-
gangsgrößen in uM

M,∞ und für die Funktionsparameter entsprechende Ausgangsgrö-
ßen in yω,∞ und yM,∞ ergeben. Dadurch lassen sich die Funktionen zur Beschrei-
bung der Getriebeverluste gemäß der in Bild 3.20 dargestellten Modellstruktur als
Rückführung berücksichtigen. Das lineare Teilsystem wird durch die Berechnungs-

Lineares Teilsystem
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==

=
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ê ú
ê ú
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Bild 3.20: Zusammenführung des linearen und des aufgrund von Getriebeverlusten
nichtlinearen Teilsystems bei stationären Getriebemodellen.
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vorschriften (3.40) sowie (3.42) und das nichtlineare Teilsystem durch die Funktio-
nen (3.45) sowie (3.46) beschrieben. Um bei Letzteren alle im Getriebe befindlichen
Schalt- und Übersetzungselemente zu berücksichtigen, werden die Funktionen der
Getriebeverluste in den Vektoren

Mv,SE(ωSE,y) =
[︂

Mv,SE1
(︁
ωSE1,y

)︁
. . . Mv,SEm

(︁
ωSEm,y

)︁ ]︂T

(3.47)

und

Mv,G(ωG, MG) =
[︂

Mv,G1
(︁
ωG1,1, MG1,1

)︁
. . . Mv,Gl

(︁
ωGl,1, MGl,1

)︁ ]︂T

(3.48)

zusammengefasst.

Die Definition der Ausgangsmatrizen Cω,∞ und CM,∞ sowie der Durchgangs-
matrizen Dω,∞ und DM,∞ zur Erstellung der Übertragungsmatrizen in (3.40)
und (3.42) erfolgt derart, dass die Ausgangsgrößenvektoren yω,∞ und yM,∞ die
zur Auswertung von (3.47) und (3.48) notwendigen Größen enthalten. Der Aus-
gangsgrößenvektor für die Winkelgeschwindigkeiten lautet

yω,∞ =
[︄

yω,L

yω,NL

]︄
=

⎡⎢⎣ ωy

ωSE,y

ωG

⎤⎥⎦ , (3.49)

mit den als Modellausgangsgrößen definierten Winkelgeschwindigkeiten ωy, den
Differenzwinkelgeschwindigkeiten der Schaltelemente ωSE,y und den Winkelge-
schwindigkeiten an den Übersetzungselementen ωG. Bezüglich der Drehmomente
liegt die Aufteilung der Ausgangsgrößen gemäß

yM,∞ =
[︄

yM,L

yM,NL

]︄
=
[︄

My

MG

]︄
(3.50)

vor, wobei My alle Modellausgangsgrößen und MG alle über die Übersetzungsele-
mente übertragenen Drehmomente enthält.

Die Eingangsgrößen des linearen Teilsystems ergeben sich durch Einfügen von
Winkelgeschwindigkeits- und Drehmomentquellen im Getriebenetzwerk, wobei
zwischen einfachen Quellen für Modelleingangsgrößen und gesteuerten Quellen zur
Berücksichtigung von Getriebeverlusten unterschieden wird. Entsprechend erfolgt
die Aufteilung der Eingangsgrößenvektoren uω

ω,∞ und uM
M,∞. Für die Winkelge-

schwindigkeiten ergibt sich somit

uω
ω,∞(uSE) =

[︄
uω,L

uω,NL(uSE)

]︄
=
[︄

ωu

ωSE(uSE) = 0

]︄
, (3.51)
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mit den als Modelleingangsgrößen definierten Winkelgeschwindigkeiten ωu und
den Differenzwinkelgeschwindigkeiten der Schaltelemente ωSE(uSE). Gemäß des
Abschnitts „Berücksichtigung von Schaltelementen“ werden für geöffnete Schalt-
elemente die zugehörigen Größen in ωSE gestrichen und für geschlossene Schalt-
elemente zu null gesetzt, sodass der untere Teilvektor in (3.51) immer einem Null-
vektor entspricht (vgl. Anwendungsbeispiel in Anhang A.7). Der Eingangsgrößen-
vektor für die Drehmomente teilt sich gemäß

uM
M,∞ =

⎡⎣ uM,L

uM,NL

⎤⎦ =

⎡⎢⎢⎣
Mu

Mv,SE(ωSE,y)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎦ (3.52)

auf, wobei der obere Teilvektor die Modelleingangsgrößen Mu und der unterere
Teilvektor die Funktionen der Getriebeverluste gemäß (3.47) und (3.48) enthält.

Mit den Eingangs- und Ausgangsgrößenvektoren (3.49)–(3.52) sowie den Gleichun-
gen (3.40) und (3.42) des linearen Teilsystems lassen sich die Modellgleichungen
für die Winkelgeschwindigkeiten gemäß⎡⎢⎣ ωy

ωSE,y

ωG

⎤⎥⎦ = Gω,∞(uSE) ·

[︄
ωu

ωSE(uSE) = 0

]︄
(3.53)

und für die Drehmomente gemäß

⎡⎣ My

MG

⎤⎦ =

⎡⎣G11 G12 G13

G21 G22 G23

⎤⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

GM,∞(uSE)

·

⎡⎢⎢⎣
Mu

Mv,SE(ωSE,y)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎦+ . . .

. . .

⎡⎣Gd11 Gd12

Gd21 Gd22

⎤⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

GMd,∞(uSE)

·

⎡⎣ ωu

ωSE(uSE) = 0

⎤⎦
(3.54)

ausdrücken. Um die Drehmomente nach (3.54) berechnen zu können, müssen zu-
nächst die nichtlinearen Funktionen Mv,SE(·) und Mv,G(·) ausgewertet werden.
Die hierzu erforderlichen Winkelgeschwindigkeitsvektoren ωSE,y und ωG erge-
ben sich durch (3.53), wohingegen der Drehmomentvektor MG selbst ein Ergebnis
von (3.54) ist. Für den Fall, dass die Untermatrix G23 besetzt ist, ergeben sich im-
plizite Gleichungen, die gemäß der in Kapitel 3.3.4 beschriebenen Vorgehensweise
gelöst werden müssen.
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Bild 3.21 zeigt zusammenfassend den Simulationsalgorithmus zur Ausführung
stationärer Getriebemodelle. Die Übertragungsmatrizen Gω,∞(uSE), GM,∞(uSE)
und GMd,∞(uSE) werden im Vorfeld für alle Zustandskombinationen der Schaltele-
mente in uSE bestimmt, sodass eine Neuberechung während der Simulation nicht
erforderlich ist.

Eingangsgrößen:Übertragungsmatrizen (3.41), (3.43) und 
(3.44):

Ausgangs-
größen:

Lösung der Teil-
gleichung (3.55) für2 Drehmomente nach 

(3.54) berechnen3

Winkelgeschwindigkeiten nach (3.53) berechnen1

(3.41), (3.43)
(3.44):Gω,∞(uSE), GM,∞(uSE), GMd,∞(uSE) ωu, Mu, uSE

(3.53)

(3.54)(3.86)
MG

ωSE,y,ωG

ωy

My

Bild 3.21: Simulationsalgorithmus für stationäre Getriebemodelle.

3.3.3 Dynamische Getriebemodelle

Dynamische Getriebemodelle berücksichtigen die Systemdynamik aufgrund in-
nerer Massenträgheitsmomente und Federsteifigkeiten sowie das detaillierte Rei-
bungsverhalten der im Getriebe befindlichen Schaltelemente. Darüber hinaus sol-
len die Getriebeverluste berücksichtigt werden und eine Ausführung der Modelle
in Echtzeit möglich sein. Letzteres ergänzt die Einsatzmöglichkeiten der Getriebe-
modelle um die Anwendung in HIL-Simulationen für den Test von Steuergeräten.
Hierbei wird das Systemverhalten eines Antriebsstrangs durch eine entsprechende
Echtzeitsimulation an den Steuergeräteschnittstellen emuliert. In Bezug auf Multi-
Mode-Getriebe lassen sich so Funktionstests der auf einer Steuergeräte-Hardware
implementierten Getriebe- bzw. Antriebsstrangsteuerung durchführen.

Die Erzeugung dynamischer Getriebemodelle erfolgt auf Basis des aus der
Modellerzeugung stammenden und im Bildbereich vorliegenden Gleichungssys-
tems (3.29). Da die direkte Lösung dieses Gleichungssystems im Allgemeinen nicht
möglich ist, erfolgt eine Überführung in die lineare Zustandsraumdarstellung im
Zeitbereich

ẋ = A · x + B · u,

y = C · x + D · u,
(3.55)

mit dem Zustandsgrößenvektor x, Eingangsgrößenvektor u, Ausgangsgrößenvektor
y und den Matrizen A, B, C und D. In dieser Darstellungsweise lässt sich das
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Differenzialgleichungssystem durch Anwendung bekannter numerischer Lösungs-
verfahren für gewöhnliche Differenzialgleichungen [83] lösen. Die Überführung des
Gleichungssystems (3.29) nach (3.55) erfolgt anhand der Methode in [98, 99, 147],
die nicht im Rahmen dieser Arbeit entstanden und daher gesondert in Anhang A.8
beschrieben ist. Um die Zustandsraumbeschreibung nach (3.55) zu erhalten, müs-
sen die folgenden Voraussetzungen erfüllt sein:

1. Das zugrunde liegende Gleichungssystem muss linear sein,

2. es dürfen keine Ableitungen von u auftreten (realisierbares System) und

3. die Zustandsgrößen des Systems müssen linear unabhängig voneinander sein.

Die erste Voraussetzung ist grundsätzlich erfüllt, da (3.29) das lineare Teil-
system des Getriebes beschreibt. Zur Erfüllung der zweiten Voraussetzung
dürfen keine abgeleiteten Eingangsgrößen auftreten. Solche Ableitungen entste-
hen, wenn Quellen und Energiespeicher im Systemnetzwerk so angeordnet sind,
dass Zustandsgrößen direkt durch Eingangsgrößen vorgegeben werden. Etwa durch
Parallelanordnungen von Winkelgeschwindigkeitsquellen und Massenträgheitsmo-
menten oder Serienanordnungen von Drehmomentquellen und Federsteifigkeiten.
Sofern die Schnittstellenkonfiguration eines Modells den Regelgrößen des zugehö-
rigen realen Systems nachempfunden ist, treten solche Anordnungen nicht auf.
Allerdings können durch die zusätzlich in das Netzwerk eingeführten gesteuerten
Quellen zur Berücksichtigung der Nichtlinearitäten dennoch abgeleitete Eingangs-
größen auftreten. Um dies zu vermeiden, wird je nach Art der miteinander verbun-
denen Quellen und Energiespeicher, entweder eine sehr hohe Federsteifigkeit oder
ein sehr niedriges Massenträgheitsmoment eingeführt. Der Einfluss dieser zusätz-
lich eingeführten Netzwerkelemente auf die Systemdynamik wird durch Auswahl
eines L-stabilen Solvers minimiert (siehe (A.70)).

Laut der dritten Voraussetzung müssen alle Zustandsgrößen des Systems linear
unabhängig voneinander sein. Linear abhängige Zustandsgrößen treten insbesonde-
re bei der Berücksichtigung von Massenträgheitsmomenten innerhalb von Getrie-
ben auf, da diese über die Übersetzungselemente direkt miteinander verkoppelt
sind und sich somit die zugehörigen Winkelgeschwindigkeiten (Zustandsgrößen)
nur um einen konstanten Faktor voneinander unterscheiden. Oft lassen sich meh-
rere Massenträgheitsmomente zu einem äquivalenten Massenträgheitsmoment mit
einer gemeinsamen Zustandsgröße zusammenfassen. Allerdings ist dies aufgrund
der variablen Leistungspfade bei umschaltbaren Getriebestrukturen nicht immer
möglich, ohne Massenträgheitsmomente und Zustandsgrößen zu erhalten, die vom
aktiven Gang bzw. Betriebsmodus abhängig sind. In solchen Fällen erfolgt eine
Entkopplung starr gekoppelter Massenträgheitsmomente durch sehr hohe Feder-
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steifigkeiten, deren Einfluss auf die Systemdynamik durch Auswahl eines L-stabilen
Solvers weitgehend reduziert wird (siehe (A.70)).

Das Zustandsraummodell (3.55) beschreibt lediglich das lineare Teilsystem des Ge-
triebes, bei dem die Nichtlinearitäten durch gesteuerte Quellen ersetzt wurden. Um
das Gesamtsystemverhalten des Getriebes zu beschreiben, wird gemäß Bild 3.22
das nichtlineare Teilsystem als Rückführung zum linearen Teilsystem eingeführt.
Dabei dienen die zu den gesteuerten Quellen zugehörigen Ein- und Ausgangsgrößen
als Schnittstellen für die Rückführung.

Im folgenden Abschnitt „Modellierung von Schaltelementen“ erfolgt zunächst die
Beschreibung eines für dynamische Getriebemodelle geeigneten Schaltelement-
Modells. Basierend darauf lässt sich das nichtlineare Teilsystem beschreiben und
mit dem linearen Teilsystem zusammenführen, was im Abschnitt „Berücksichti-
gung des nichtlinearen Teilsystems“ erfolgt. Abschließend werden im Abschnitt
„Diskretisierung und Simulationsalgorithmus“ der verwendete Ansatz zur numeri-
schen Lösung der Modellgleichungen und der Algorithmus zur Durchführung der
Simulation beschrieben.
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Bild 3.22: Zusammenführung des linearen und nichtlinearen Teilsystems bei dynami-
schen Getriebemodellen.

Modellierung von Schaltelementen

Bild 3.23 zeigt das mechanische Ersatzsystem eines Schaltelements bestehend aus
zwei rotierenden Reibflächen, die jeweils mit einer Welle verbunden sind und mit
einer Kraft FAktorik zusammengepresst werden können [51]. Sobald sich die Reibflä-
chen berühren, wird aufgrund der dadurch entstehenden Reibung ein Drehmoment
übertragen. Ist die Relativwinkelgeschwindigkeit zwischen den Reibflächen

ωSE = ω1 − ω2 (3.56)

ungleich null, liegt Gleitreibung vor und das Schaltelement überträgt ausschließlich
das durch Reibung zustande kommende Drehmoment MR. Bei ωSE = 0 hingegen,
liegt Haftreibung vor und es wird das an den Anschlusswellen anliegende Drehmo-
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Bild 3.23: Mechanisches Ersatzsystem eines Schaltelements.

ment übertragen (M1 = MSE). Um diesen Zustand aufrechtzuerhalten, muss MR

größer oder gleich dem zu übertragenden Drehmoment sein. Das Reibmoment MR

lässt sich gemäß

MR = Mk,SE + Mv,SE. (3.57)

aufteilen, wobei Mk,SE das durch Kontaktreibung hervorgerufene Drehmoment
und Mv,SE das durch viskose Reibung hervorgerufene Schleppmoment bezeichnet.
Letzteres entsteht bei nasslaufenden Schaltelementen aufgrund des Schmierstoffs
zwischen den Reibflächen und ist im Allgemeinen eine Funktion von ωSE. Das
durch Kontaktreibung hervorgerufene Drehmoment ergibt sich zu

Mk,SE = sign (ωSE) · µ (ωSE) · reff · FAktorik⏞ ⏟⏟ ⏞
|Mk,SE|

, (3.58)

mit dem Reibungskoeffizient µ (ωSE) und dem effektiven Radius der Reibflächen
reff [51]. Demnach lässt sich Mk,SE und somit das vom Schaltelement zu über-
tragende Drehmoment durch Vorgabe von FAktorik steuern. In der Regel erfolgt
die Aufbringung dieser Kraft anhand einer hydraulisch betätigten Aktorik, so-
dass FAktorik wiederum die Ausgangsgröße eines entsprechenden Aktor-Modells
darstellt. Im Rahmen dieser Arbeit werden allerdings weder die Aktorik noch die
Material- und Geometrieeigenschaften der Schaltelemente berücksichtigt. Lediglich
das Reibverhalten wird abgebildet, sodass als Modellschnittstelle bzw. Steuergröße
der Betrag des Kontaktreibmoments

⃓⃓
Mk,SE

⃓⃓
zugrunde gelegt wird (vgl. (3.58)).

Grundsätzlich ist es jedoch möglich, dem Getriebemodell Teilmodelle für Akto-
rik und detaillierte Schaltelement-Aufbauten vorzuschalten, sodass sich beliebige
Varianten von Schaltelementen und Aktoren berücksichtigen lassen.

Um das Reibverhalten der Schaltelemente in den Getriebemodellen zu berück-
sichtigen, ist eine geeignete Zusammenstellung gesteuerter Quellen erforderlich,
die im Getriebenetzwerk zur Modellerzeugung des linearen Teilsystems eingefügt
wird und gemäß der Modellstruktur in Bild 3.22 das nichtlineare Reibverhalten
durch Rückführung geeigneter nichtlinearer Funktionen ermöglicht. Bild 3.24 zeigt
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Bild 3.24: Netzwerkdarstellung eines Schaltelements sowie die Zusammenstellung ge-
steuerter Quellen zur Abbildung des Reibverhaltens von Schaltelementen.

eine solche Zusammenstellung. Die Drehmomentquellen dienen zur Vorgabe des
Schleppmoments Mv,SE(ωSE) und des Kontaktreibmoments Mk,SE. Darüber hin-
aus, ermöglicht die Winkelgeschwindigkeitsquelle durch Vorgabe von ω̃SE den Zu-
stand für Haft- oder Gleitreibung einzustellen. Sowohl die Federsteifigkeit cSE als
auch die Massenträgheitsmomente J1 und J2 dienen zur Modellierung der Dy-
namik, d. h. zur Berücksichtigung der Massenträgheitsmomente der Kupplungs-
und Getriebewellen sowie der Federsteifigkeit des geschlossenen Schaltelements.
Zusätzlich stellen diese Netzwerkelemente sicher, dass ωK1, ωK2 und Mc,SE Zu-
standsgrößen sind bzw. sich ausschließlich aus Zustandsgrößen ergeben. Gemäß
der Modellstruktur in Bild 3.22 werden diese Größen über das nichtlineare Teilsys-
tem zurückgeführt, sodass die zugehörigen Ausgangsgleichungen bei entsprechend
besetzter Durchgangsmatrix D implizit sind. Setzten sich die zurückgeführten Aus-
gangsgrößen allerdings ausschließlich aus den Größen im Zustandsgrößenvektor x
zusammen, so sind die Einträge an den entsprechenden Stellen in D mit Nullen
besetzt und die Ausgangsgleichungen unabhängig von den Eingangsgrößen und
somit explizit (vgl. die zu Mc,SE und ωSE zugeordneten Zeilen von D in (3.69)).
Darüber hinaus sorgt die Federsteifigkeit cSE für die Entkopplung von J1 und J2,
wodurch sichergestellt wird, dass die Zustandsgrößen ωK1 und ωK2 linear unab-
hängig sind und die Beschreibung dieser Größen keine abgeleiteten Eingangsgrößen
erfordert. Die Federsteifigkeit cSE sowie die Massenträgheitsmomente J1 und J2

müssen zur Vermeidung impliziter Gleichungen sowie zur korrekten Überführung
des Gesamtmodells in die Zustandsraumdarstellung (vgl. S. 85) zwingend im Mo-
dell des Schaltelements enthalten sein.

Im Fall von Gleitreibung soll das vom Schaltelement übertragene Drehmoment

MSE = Mk,SE + Mv,SE (3.59)

betragen, was mit der Forderung bezüglich des Federdrehmoments Mc,SE = 0 ein-
hergeht (vgl. Bild 3.24). Um diese zu erfüllen, wird der Anfangswert Mc,SE,0 bei
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Eintritt in den Gleitreibungszustand zu null gesetzt und die Winkelgeschwindig-
keitsquelle so gesteuert, dass sich die zeitliche Ableitung des Federdrehmoments
zu null ergibt:

Ṁc,SE = c · ωc,SE = c · (−ω̃SE + ωK1 − ωK2) != 0, (3.60)

woraus durch Umformung

ω̃SE = ωK1 − ωK2 = ωSE (3.61)

resultiert. Somit wirkt die serielle Anordnung von Winkelgeschwindigkeitsquel-
le und Federsteifigkeit wie eine Unterbrechung, wodurch das vom Schaltelement
übertragene Drehmoment MSE ausschließlich durch die Drehmomentquellen vor-
gegeben wird. Da die Steuerung der Schaltelemente anhand des Betrags

⃓⃓
Mk,SE

⃓⃓
erfolgt, ist die Vorzeichenauswertung

Mk,SE = sign (ωSE) ·
⃓⃓
Mk,SE

⃓⃓
(3.62)

erforderlich, wobei im Fall von Gleitreibung stets ωSE ̸= 0 gilt.

Bei Haftreibung muss die Relativwinkelgeschwindigkeit des Schaltelements ωSE

null betragen. Gemäß der in Bild 3.24 definierten Zusammenstellung von Netz-
werkelementen für Schaltelemente ergibt sich ωSE zu

ωSE = ωK1 − ωK2 = ω̃SE + 1
cSE

· Ṁc,SE, (3.63)

wobei sich nur ω̃SE aktiv beeinflussen lässt. Die bestmögliche Annäherung an die
zugrunde liegende Forderung bewirkt die Vorgabe von ω̃SE = 0. Der hierbei übrig
bleibende Term mit der Ableitung Ṁc,SE fällt gering aus, da in der Regel eine sehr
hohe Federsteifigkeit cSE vorliegt bzw. gewählt werden kann, sodass der Fehler
bezüglich der Relativwinkelgeschwindigkeit vernachlässigbar ist. Durch Vorgabe
von ω̃SE = 0 wirkt der Zweig mit der Winkelgeschwindigkeitsquelle näherungsweise
wie eine starre Verbindung, wodurch die Drehmomentquellen keinen Einfluss mehr
auf die Drehmomentübertragung haben. Das Vorzeichen von Mk,SE lässt sich bei
Haftreibung nicht mehr anhand von ωSE bestimmen, sodass das Federdrehmoment
herangezogen werden muss:

Mk,SE = sign
(︁
−Mc,SE

)︁
·
⃓⃓
Mk,SE

⃓⃓
. (3.64)

Bei der Modellierung von m Schaltelementen ist eine Auswertung von je m Quellen
für die Winkelgeschwindigkeiten ω̃SEj sowie für die Drehmomente Mk,SEj und
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Mv,SEj mit j = 1...m erforderlich. Gemäß den obigen Betrachtungen für Gleit-
und Haftreibung ergeben sich die Winkelgeschwindigkeiten zu

ω̃SE =

⎡⎢⎢⎣
ω̃SE1

...
ω̃SEm

⎤⎥⎥⎦ =

⎛⎜⎜⎜⎜⎜⎜⎜⎝
I −

⎡⎢⎢⎣
uSE1 · · · 0

...
. . .

...
0 · · · uSEm

⎤⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

I·uSE

⎞⎟⎟⎟⎟⎟⎟⎟⎠
·

⎡⎢⎢⎣
ωSE1

...
ωSEm

⎤⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

ωSE

, (3.65)

mit der Einheitsmatrix I und den Zuständen der jeweiligen Schaltelemente uSEj

(vgl. Bild 3.18). Bei Gleitreibung ist uSEj = 0 und bei Haftreibung uSEj = 1. Die
Berechnung der Kontaktreibmomente erfolgt gemäß

Mk,SE =

⎡⎢⎢⎣
Mk,SE1

...
Mk,SEm

⎤⎥⎥⎦ =

⎡⎢⎢⎣
sSE1 · · · 0

...
. . .

...
0 · · · sSEm

⎤⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

I·sSE

·

⎡⎢⎢⎣
⃓⃓
Mk,SE1

⃓⃓
...⃓⃓

Mk,SEm

⃓⃓
⎤⎥⎥⎦

⏞ ⏟⏟ ⏞
M|k,SE|

, (3.66)

mit den Vorzeichen

sSEj =

⎧⎪⎨⎪⎩
sign(ωSEj) , für uSEj = 0

sign(−Mc,SEj) , für uSEj = 1
(3.67)

und den Steuergrößen für die Schaltelemente bzw. Eingangsgrößen des Getriebe-
modells M|k,SE|. Zur Auswertung der Drehmomentquellen für die Schleppmomente
Mv,SEj werden analog zu den stationären Getriebemodellen nichtlineare Funktio-
nen gemäß (3.45) herangezogen und zu einem Vektor Mv,SE(ωSE) zusammenge-
fasst (vgl. (3.47)).

Ob die Schaltelemente entweder Gleit- oder Haftreibung aufweisen, hängt von
den Differenzwinkelgeschwindigkeiten ωSE, den vorgegeben Kontaktreibmomen-
ten M|k,SE| und den insgesamt über die Schaltelemente übertragenen Drehmo-
menten ab. Deshalb ist zur Bestimmung der Zustände in uSE ein Zustandsautomat
nach Bild 3.25 erforderlich, der die Winkelgeschwindigkeiten und Drehmomente an
den Schaltelementen auswertet. Bei vollständiger Öffnung oder Gleitreibung erfolgt
der Übergang zu Haftreibung erst, sobald die Differenzwinkelgeschwindigkeit ωSEj

am Schaltelement null27 beträgt und
⃓⃓
Mk,SEj

⃓⃓
> 0 vorgegeben wird. Die zweite Be-

dingung ist erforderlich, da auch im geöffneten Zustand ωSEj = 0 vorliegen kann.

27Bei der Umsetzung muss der Nulldurchgang dieser Größe überprüft werden, da ωSEj = 0 nie
exakt erreicht werden kann.
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Wenn Haftreibung vorliegt, ist eine Änderung der Differenzwinkelgeschwindigkeit
am Schaltelement nicht mehr möglich, weshalb zur Überprüfung eines möglichen
Übergangs zu Gleitreibung die Drehmomente herangezogen werden müssen. Ein
Wechsel zu Gleitreibung erfolgt erst, sobald der Betrag des über das Schaltele-
ment übertragenen Drehmoments größer als das vorgegebene Kontaktreibmoment⃓⃓
Mk,SEj

⃓⃓
ist.

Gleitreibung &
vollständig geöffnet

SE 0ju =

SE k,SE0 0j jMw =  >

k,SE c,SE v,SE k,SEj j j jM M M M+ + >

Haftreibung

SE 1ju =

Bild 3.25: Zustandsautomat zur Bestimmung von Gleit- und Haftreibung mit j = 1...m.
Jedes der m Schaltelemente muss entsprechend mit jeweils einem Zustands-
automat ausgewertet werden.

Berücksichtigung des nichtlinearen Teilsystems

Die nichtlinearen Funktionen zur Beschreibung der Schaltelemente und Getriebe-
verluste werden gemäß Bild 3.22 als Rückführung zur Zustandsraumbeschreibung
des linearen Teilsystems eingeführt. Dadurch ergibt sich die Zustandsgleichung

ẋ = A · x +
[︂

B1 B2 B3 B4 B5

]︂
⏞ ⏟⏟ ⏞

B

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

uL

ω̃SE

Mk,SE

Mv,SE(ωSE)

Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

u=

[︃
uL

uNL

]︃

, (3.68)

mit den regulären Eingangsgrößen des Getriebemodells uL und den Nichtlinea-
ritäten zugeordneten Eingangsgrößen uNL. Zur Beschreibung der Verlustdrehmo-
mente von Übersetzungen wird die bereits bei den stationären Getriebemodellen
definierte Funktion (3.46) herangezogen, wobei die einzelnen Funktionen für alle
im Getriebe befindlichen Übersetzungselemente gemäß (3.48) in Mv,G(·) zusam-
mengefasst werden. Der Ausgangsgrößenvektor y setzt sich neben den Ausgangs-
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größen des linearen Teilsystems yL aus den zur Auswertung der Nichtlinearitäten
erforderlichen Größen zusammen:⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

yL

Mc,SE
ωSE

MG
ωG

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞
y=

[︃
yL

yNL

]︃
=

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣
C1

C2

C3

C4

C5

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

C

·x+

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣
D11 D12 D13 D14 D15

0 0 0 0 0
0 0 0 0 0

D41 D42 D43 D44 D45

D51 D52 0 0 0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

D

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

uL

ω̃SE
Mk,SE

Mv,SE(ωSE)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

u=

[︃
uL

uNL

]︃
, (3.69)

wobei Mc,SE die Federdrehmomente aller Schaltelemente zusammenfasst. Auf-
grund der Massenträgheitsmomente und der Federsteifigkeit innerhalb des
Schaltelement-Modells (vgl. Bild 3.24) setzen sich sowohl die Drehmomente in
Mc,SE als auch die Winkelgeschwindigkeiten in ωSE ausschließlich aus Zustands-
größen zusammen. Die entsprechenden Einträge in D weisen daher Nullen auf. Da
in Regel keine direkten Abhängigkeiten zwischen den Winkelgeschwindigkeiten an
den Übersetzungen ωG und den Drehmomenten in uNL vorliegen, sind die zugehö-
rigen Einträge in D ebenfalls null. Andernfalls lassen sich die Größen in ωG durch
Berücksichtigung sehr kleiner Massenträgheitsmomente an den Übersetzungen als
Zustandsgrößen beschreiben, sodass sich die entsprechenden Werte in D zu null
ergeben.

Auf Basis der Zustandsgleichung (3.68) sowie der Ausgangsgrößengleichung (3.69)
ergeben sich die folgenden Teilgleichungen:

ẋ = Ax+ B1uL+ B2ω̃SE+ B3Mk,SE+ B4Mv,SE(·)+ B5Mv,G(·), (3.70)

yL = C1x+D11uL+D12ω̃SE+D13Mk,SE+D14Mv,SE(·)+D15Mv,G(·), (3.71)

Mc,SE = C2x, (3.72)

ωSE = C3x, (3.73)

MG = C4x+D41uL+D42ω̃SE+D43Mk,SE+D44Mv,SE(·)+D45Mv,G(·), (3.74)

ωG = C5x+D51uL+D52ω̃SE, (3.75)

mit den Winkelgeschwindigkeiten aus (3.65)

ω̃SE = (I − I · uSE) · ωSE (3.76)

und den Kontaktreibmomenten aus (3.66) und (3.67)

Mk,SE = I · sSE
(︁
ωSE, Mc,SE, uSE

)︁
· M|k,SE|. (3.77)
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Die Zustände der Schaltelemente ergeben sich durch

uSE = fZA,SE
(︁
ωSE, M|k,SE|, Mc,SE, uSE

)︁
, (3.78)

wobei die Funktion fZA,SE (·) den Zustandsautomaten in Bild 3.25 repräsentiert.
Um die angegebenen Abhängigkeiten dieser Funktion zu erhalten, werden gegen-
über der Darstellung in Bild 3.25 das Kontaktreibmoment Mk,SEj durch (3.66) (für
uSEj = 1) substituiert und das Schleppmoment Mv,SEj als Funktion von ωSE,j mit
fZA,SE (·) zusammengefasst.

Die Winkelgeschwindigkeit ω̃SE wird in (3.70)–(3.75) unter Anwendung von (3.76)
und (3.73) substituiert:

ẋ = (A + B2 · (I − I · uSE) · C3)⏞ ⏟⏟ ⏞
Ã(uSE)

x +
[︂

B1 B3 B4 B5

]︂
⏞ ⏟⏟ ⏞

B̃

ũ, (3.79)

yL = (C1 + D12 · (I − I · uSE) · C3)⏞ ⏟⏟ ⏞
C̃y(uSE)

x +
[︂

D11 D13 D14 D15

]︂
⏞ ⏟⏟ ⏞

D̃y

ũ, (3.80)

MG = (C4 + D42 · (I − I · uSE) · C3)⏞ ⏟⏟ ⏞
C̃MG(uSE)

x +
[︂

D41 D43 D44 D45

]︂
⏞ ⏟⏟ ⏞

D̃MG

ũ, (3.81)

ωG = (C5 + D52 · (I − I · uSE) · C3)⏞ ⏟⏟ ⏞
C̃ωG(uSE)

x +
[︂

D51 0 0 0
]︂

⏞ ⏟⏟ ⏞
D̃ωG

ũ, (3.82)

mit dem neuen Eingangsgrößenvektor

ũ =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎣
uL

Mk,SE

Mv,SE(ωSE)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎦ . (3.83)

Somit ist jede Kombination von Schaltzuständen in uSE durch separate Zustands-
raumdarstellungen eines strukturvariablen Systems beschreibbar, was im Hinblick
auf die numerische Stabilität bei der Diskretisierung vorteilhaft gegenüber der
totzeitbehafteten Rückführung von ω̃SE ohne die Zusammenfassung der Matrizen
nach (3.79)–(3.82) ist.

Bei entsprechender Besetzung der Untermatrix D45 in (3.81) sind die Ausgangs-
gleichungen für MG implizit. Die möglichen Belegungen von D45 sowie die Vorge-
hensweise zur Lösung der draus resultierenden impliziten Gleichungssysteme wird
in Kapitel 3.3.4 beschrieben. Darüber hinaus besteht bei dynamischen Getrie-



94 3. Antriebsstrang- und Getriebemodellierung

bemodellen die Möglichkeit, implizite Drehmomentgleichungen durch zusätzliche
Federsteifigkeiten zu vermeiden. Das Drehmoment eines mit einer Federsteifigkeit
versehenen Übersetzungselements ist eine Zustandsgröße, wodurch sich die ent-
sprechenden Einträge in D45 zu null ergeben. Um die Einflüsse der zusätzlichen
Federsteifigkeiten auf die Simulationsergebnisse möglichst gering zu halten, müs-
sen sehr hohe Federsteifigkeiten gewählt und L-stabile Solver verwendet werden.
Letzteres ist ohnehin erforderlich, da zur Modellierung von Schaltelementen be-
reits hohe Federsteifigkeiten berücksichtigt wurden. Die numerische Lösung der
Modellgleichungen bzw. die Auswahl eines geeigneten Solvers erfolgt im folgenden
Abschnitt.

Diskretisierung und Simulationsalgorithmus

Die Lösung der Zustandsdifferenzialgleichung (3.79) erfolgt mittels eines numeri-
schen Lösungsverfahrens, das aus der einschlägigen Literatur ausgewählt und über-
nommen wird. Neben numerischer Stabilität soll auch die Echtzeitfähigkeit der
Getriebemodelle zur Anwendung im Rahmen von HIL-Simulationen gewährleis-
tet werden. Damit die Modellgleichungen auf einer Echtzeitsimulations-Hardware
ausführbar sind, muss die Simulation mit einer festen Schrittweite erfolgen. Dar-
über hinaus werden für Echtzeitanwendungen Einschrittverfahren verwendet, bei
denen die Berechnung der aktuellen Zustandsgröße ausschließlich auf Werten des
vorangegangenen Zeitschrittes erfolgt [104].

Aufgrund der zusätzlich in die Getriebemodelle eingeführten und sehr hoch ge-
wählten Federsteifigkeiten bilden die Modelle steife Systeme ab, d. h., es treten
gleichzeitig sehr schnelle und sehr langsame Vorgänge auf bzw. die betragsmäßi-
gen Realteile der Eigenwerte des Systems liegen sehr weit auseinander (laut [83]
mit Verhältnissen vom maximalen zum minimalen Realteil > 103). Zur stabilen
numerischen Abbildung solcher Systeme eignen sich insbesondere L-Stabile Dis-
kretisierungsverfahren. Diese Verfahren besitzen die Eigenschaft, dass wenn die
Schrittweite nicht an der kleinsten Zeitkonstante im System bzw. an dem Eigen-
wert mit dem größten betragsmäßigen Realteil ausgelegt ist, der Einfluss hoher Ei-
genwerte und die damit verbundenen hochfrequenten Anteile nur stark gedämpft
oder gar nicht mehr abgebildet werden. Dadurch lässt sich die Schrittweite so wäh-
len, dass nur die Systemdynamik abgebildet wird, die von Interesse ist, ohne dass
dabei die zeitdiskrete Abbildung instabil wird oder unerwünschte numerische Os-
zillationen auftreten. Die theoretischen Grundlagen sowie die Möglichkeit L-stabile
Verfahren zu entwickeln sind im Anhang A.9 angegeben. Als L-stabiles Verfah-
ren zur Diskretisierung der Getriebemodelle wird das implizite Euler-Verfahren
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(Rückwärts-Euler) verwendet. Angewendet auf die für einen Abtastschritt lineare
Zustandsdifferenzialgleichung (3.79) ergibt

xk+1 = Φ (uSE) · xk + H (uSE) · ũk , (3.84)

mit den Matrizen

Φ (uSE) =
(︁
I − T · Ã (uSE)

)︁−1 und

H (uSE) = T ·
(︁
I − T · Ã (uSE)

)︁−1 · B̃
(3.85)

für alle sinnvollen Kombination der Schaltzustände in uSE.

Bild 3.26 zeigt zusammenfassend den Simulationsalgorithmus für dynamische Ge-
triebemodelle. Die Untermatrizen der einzelnen Vektorgleichungen ergeben sich
durch die Anordnung und Aufteilung der Ein- und Ausgangsgrößen gemäß (3.68)
und (3.69). Im letzten Schritt des Algorithmus erfolgt die Auswertung der Schalt-

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

x0, uSE,0, uL,k, M|k,SE|,k

Mc,SE,k = C2 · xk (3.72)

ωSE,k = C3 · xk (3.73)

Mk,SE,k = I · sSE
(︁
ωSE,k, Mc,SE,k, uSE,k

)︁
· M|k,SE|,k (3.77)

Mv,SE,k = Mv,SE(ωSE,k) (3.47)

ωG,k = C̃ωG
(︁
uSE,k

)︁
· xk + D̃ωG · ũk (3.82)

MG,k = C̃MG
(︁
uSE,k

)︁
· xk + D̃MG · ũk (3.81)

Evtl. implizite Gleichungen nach dem Schema in (3.101) lösen.

Mv,G,k = Mv,G(ωG,k, MG,k) (3.48)

yL,k = C̃y
(︁
uSE,k

)︁
· xk + D̃y · ũk (3.80)

xk+1 = Φ
(︁
uSE,k

)︁
· xk + H

(︁
uSE,k

)︁
· ũk (3.84)

Schaltzustände auf Basis von xk+1 auswerten:
Mc,SE,k+1 = C2 · xk+1 (3.72)
ωSE,k+1 = C3 · xk+1 (3.73)
uSE,k+1 = fZA,SE

(︁
ωSE,k+1, M|k,SE|,k, Mc,SE,k+1, uSE,k

)︁
(3.78)

Bild 3.26: Iterativer Simulationsalgorithmus für dynamische Getriebemodelle.
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zustände auf Basis der zukünftigen Zustandsgrößen xk+1, damit ein möglicher
Wechsel innerhalb des nächsten Simulationsschrittes detektiert wird und die zu-
gehörigen Systemmatrizen hierfür bereitgestellt werden.

Anwendungsbeispiel

Als Anwendungsbeispiel dient das in Bild 3.27 als Netzwerk dargestellte Getrie-
be. Es verfügt über zwei Gänge, die sich durch Schließen des Schaltelements K1
(1. Gang) und K2 (2. Gang) aktivieren lassen. Die Diskretisierung des entspre-
chenden Getriebemodells erfolgt mittels des impliziten Euler-Verfahrens und einer
Schrittweite von T = 1 ms (siehe (3.85)). Zur Validierung der Simulationsergebnis-
se dient eine zeitkontinuierliche (variable Schrittweite) Simulation des Getriebes
mit dem auf Matlab/Simulink basierenden Simulationstool SimDriveLine (SDL).
Gegenüber diesem Tool können mit dem in dieser Arbeit entwickelten Model-
lierungsansatz Getriebemodelle erzeugt werden, die Verluste berücksichtigen und
gleichzeitig für Echtzeitanwendungen geeignet sind. Darüber hinaus lassen sich
die Schleppmomente bei Kupplungen sowie die Verlustdrehmomente bei Überset-
zungen im Rahmen der zugrunde gelegten Abhängigkeiten in (3.45) und (3.46)
durch beliebige Funktionen beschreiben. Um die Vergleichbarkeit zu dem Refe-
renzmodell sicherzustellen, werden die nichtlinearen Funktionen zur Beschreibung
der Getriebeverluste gemäß den in SDL gegebenen Modellierungsmöglichkeiten ge-
wählt. Somit wird für die Übersetzung ein konstanter Wirkungsgrad und für die
Kupplungen ein linear von der Differenzwinkelgeschwindigkeit abhängiges Schlepp-
moment angenommen. Ausführliche Angaben zu den Modellparametern sowie die
zugrunde liegenden Modellgleichungen sind im Anhang A.10 angegeben. Es wird
eine zugkraftunterbrechungsfreie Zughochschaltung simuliert, d. h., die Last wird
von K1 auf K2 übergeben.

K1M

K1w

i
GM

K2M

K2w

Gw aM

K2

ew

eM

1J 2J

aw
K1

konstanter 
Wirkungsgrad Gh

Schleppmoment
v,SE SEM n w= ⋅

G

a

Bild 3.27: Netzwerk des zweigängigen Beispielgetriebes mit J1 = 0, 04 kg m2, J2 =
40, 5 kg m2, i = 2, ηG = 95 % und ν = 0, 01 Nms/rad.
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Bild 3.28 zeigt die Simulationsergebnisse der Ein- und Ausgangsgrößen des Getrie-
bes, der Kupplungsgrößen und der Verlustleistungen. Die an den Kupplungen auf-
tretenden Verlustleistungen entstehen aufgrund von Schleppmomenten und Gleit-
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Bild 3.28: Vergleich der Ergebnisse einer zeitdiskreten und zeitkontinuierlichen Simula-
tion des in Bild 3.27 gezeigten Beispielgetriebes.
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reibung. Letzteres kann insbesondere während der Überschneidungs- und Synchro-
nisationsphase kurzzeitig zu hohen Verlusten führen, was gemäß dem vorletzten
Verlauf in Bild 3.28 für K2 der Fall ist. Da sich die Differenzwinkelgeschwindig-
keit ωK1 erst in der Synchronisationsphase bei vollständig geöffneter Kupplung K1
aufbaut, werden die deutlich geringeren Verluste an K1 ausschließlich durch das
Schleppmoment verursacht. Während der Überschneidungsphase verlagert sich die
Drehmomentübertragung auf den Leistungspfad von K2, weshalb die Verluste an
der Übersetzung durch Öffnen von K1 sinken (unterer Verlauf in Bild 3.28).

Insgesamt liegt eine gute Übereinstimmung mit den Ergebnissen der zeitkontinu-
ierlichen Simulation vor, was die Mittelwerte der betragsmäßigen absoluten Feh-
lerverläufe zwischen den Ergebnissen des neuen Modells und des Referenzmodells
¯|ea| in Bild 3.28 zeigen. Der Rechenaufwand des neuen Modells umfasst die Aus-

wertung von einer Zustandsdifferenzengleichung mit vier Zustandsgrößen, einer
Ausgangsgleichung mit elf Ausgangsgrößen, zwei Zustandsautomaten, zwei Vor-
zeichenfunktionen und drei nichtlineare Funktionen zur Berücksichtigung der Ver-
luste (vgl. Anhang A.10). Letztere lassen sich direkt Auswerten, da keine impliziten
Gleichungen vorliegen. In der im Rahmen dieser Arbeit entstandenen Veröffent-
lichung [V5] wurde ein ähnlich komplexes Getriebe bestehend aus drei einfachen
Planetengetrieben und zwei Schaltelementen auf einem Echtzeitsystem implemen-
tiert und ausgeführt28. Die Diskretisierung des Modells erfolgte ebenfalls mit einer
Schrittweite von 1 ms. Es ergab sich auf dem Echtzeitsystem eine maximale Be-
rechnungsdauer des Modells von ca. 12 µs, weshalb davon ausgegangen werden
kann, dass das oben betrachtete Getriebemodell und auch Modelle deutlich kom-
plexerer Getriebe in Echtzeit ausführbar sind.

3.3.4 Lösung impliziter Drehmomentgleichungen

Sowohl bei stationären als auch bei dynamischen Getriebemodellen ist die Kenntnis
der Drehmomente MG erforderlich, um die Verlustdrehmomente Mv,G(ωG, MG)
der Übersetzungen bestimmen und im jeweiligen Modell berücksichtigen zu kön-
nen. Wie bereits in den Kapiteln 3.3.2 und 3.3.3 erwähnt wurde, kann die Gleichung
für MG implizit sein. Um dies zu untersuchen und einen geeigneten Lösungsansatz
zu entwickeln, wird die Gleichung für MG in der verallgemeinerten Form

MG = MG0 + KMG · Mv,G(ωG, MG) (3.86)

28Als Echtzeithardware wurde das dSPACE DS1006 Prozessorboard verwendet.
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betrachtet, wobei für stationäre Getriebemodelle gemäß (3.54)

MG0 = G21(uSE) · Mu+G22(uSE) · Mv,SE(ωSE,y)+Gd21(uSE) · ωu, (3.87)

KMG = G23(uSE) (3.88)

und für dynamische Getriebemodelle gemäß (3.81)

MG0 = C̃MG (uSE) · x+D41 · uL+D43 · Mk,SE + D44 · Mv,SE(ωSE), (3.89)

KMG = D45 (3.90)

gilt. Hierbei entspricht MG0 den bei idealisierter Leistungsübertragung vorliegen-
den Drehmomenten an den Übersetzungselementen. Ob und mit welcher Komple-
xität implizite Zusammenhänge in (3.86) auftreten, ist maßgeblich von den konkre-
ten Funktionsausdrücken in Mv,G(·) sowie von den tatsächlich besetzten Einträgen
in KMG abhängig. Um einen Lösungsansatz für (3.86) zu entwickeln, werden zu-
nächst elementare Übersetzungsstrukturen von Stirnrad- und Umlaufgetrieben in
Hinblick auf die jeweils resultierende Besetzung von KMG untersucht.

Bild 3.29 zeigt zwei serielle Anordnungen von jeweils l Stirnradübersetzungen,
wobei die nichtlinearen Funktionen zur Beschreibung der Getriebeverluste durch
gesteuerte Drehmomentquellen an den jeweiligen Übersetzungselementen repräsen-
tiert werden. Um (3.86) für die Getriebestrukturen in Bild 3.29 aufzustellen, müs-
sen die zur Auswertung der nichtlinearen Funktionen erforderlichen Drehmomente
(blaue Pfeile) in Abhängigkeit einer Eingangsgröße (rote Pfeile) ausgedrückt wer-
den. Hierbei kommt es darauf an, in welcher Richtung die Übersetzungselemente
bezogen auf die Eingangsgröße angeordnet sind. In Bild 3.29a) beispielsweise sind
alle Übersetzungselemente so angeordnet, dass sich die gesuchten Drehmomen-
te anhand des Eingangsdrehmoments M∗ bzw. des Ausgangsdrehmoments MGx,2

vom jeweils vorherigen Übersetzungselement ergeben. Die Beziehung zwischen den

G1,1M
G1i

M

G1,2M G2,1M
G2i

M

G2,2M G3,1M
G3i

M

G3,2M G ,1lM
Gli

M

G ,2lM

*Ma)

b)

G1i
M

G1,2M G1,1M
G2i

M

G2,2M G2,1M
G3i

M

G3,2M G3,1M
Gli

M

G ,2lM G ,1lM

*M

gegeben gesucht Gx,2 Gx Gx,1 v,Gx Gx,1 Gx,1- + ( , )M i M M Mw= ⋅Gl. (3.16):

M

gesteuerte 
Quellen

(3.16)

Bild 3.29: Serielle Anordnungen von Stirnradübersetzungen mit jeweils entgegengesetz-
ter Anordnung der Übersetzungselemente.
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Drehmomenten eines jeden Übersetzungselements ist durch (3.16) definiert. Der
gesuchte Drehmomentvektor MG bzw. die einzelnen Drehmomente in diesem Vek-
tor ergeben sich durch Aufstellen der Drehmomentgleichungen (3.16) für die ein-
zelnen Übersetzungselemente und entsprechendes ineinander Einsetzen. Für die
Anordnung in Bild 3.29a) ergibt sich dadurch⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

MG1,1

MG2,1

MG3,1

...
MGl,1

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

MG

=

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

ĩ1,0

ĩ2,0

ĩ3,0

...
ĩl,0
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·M∗
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MG0

-
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0 0 0 . . . 0
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...

...
. . .
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ĩl,1 ĩl,2 ĩl,3 . . . 0
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⏞ ⏟⏟ ⏞

KMG

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

Mv,G1
(︁
ωG1,1, MG1,1

)︁
Mv,G2

(︁
ωG2,1, MG2,1

)︁
Mv,G3

(︁
ωG3,1, MG3,1

)︁
...

Mv,Gl

(︁
ωGl,1, MGl,1

)︁

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

Mv,G(ωG,MG)

, (3.91)

mit

ĩq,p =
l∏︂

h=q

i−1
Gh ·

l−1∏︂
j=p

iG(j+1) (3.92)

für q > p. Die Variablen q und p bezeichnen hierbei die Indizes der Einträge im
Vektor MG0 und in der Matrix KMG. In diesem Fall ist KMG eine untere Dreiecks-
matrix, bei der die Hauptdiagonale ausschließlich mit Null-Einträgen besetzt ist.
Somit liegen keine impliziten Gleichungen vor und MG ergibt sich durch sukzessi-
ves Berechnen und ineinander Einsetzen der einzelnen Gleichungen beginnend von
der ersten Zeile. In Bild 3.29b) sind die Übersetzungselemente gegenüber der obe-
ren Anordnung entgegengesetzt ausgerichtet. Die gesuchten Drehmomente ergeben
sich hierbei zu⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

MG1,1
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...
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KMG

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

Mv,G1
(︁
..., MG1,1

)︁
Mv,G2

(︁
..., MG2,1
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Mv,G3

(︁
..., MG3,1

)︁
...

Mv,Gl

(︁
..., MGl,1
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⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
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, (3.93)

mit

ĩq,p = −
q∏︂

j=p

i−1
Gj (3.94)
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für q ≥ p. Auch hier liegt KMG als untere Dreiecksmatrix vor. Allerdings ist
die Hauptdiagonale mit Einträgen ungleich null besetzt, wodurch sich für die
einzelnen Drehmomentgleichungen ein impliziter Zusammenhang ergibt. Da aus-
schließlich Einträge auf und unterhalb der Hauptdiagonalen von KMG auftreten,
liegen skalare implizite Gleichungen vor, die jeweils einzeln gelöst und sukzes-
siv ineinander eingesetzt werden können. Das Vertauschen der Anordnung ein-
zelner Übersetzungselemente beeinflusst lediglich die Einträge auf und unterhalb
der Hauptdiagonalen von KMG, wodurch bei einer seriellen Anordnung mit un-
terschiedlich ausgerichteten Übersetzungselementen stets die untere Dreiecksform
erhalten bleibt.

Bild 3.30 zeigt die Anordnungen von l parallelen Übersetzungselementen, bei denen
jeweils ein Übersetzungselement iGr in Reihe angeordnet ist. Analog zur seriellen
Anordnung werden entgegengesetzte Ausrichtungen der Übersetzungselemente be-
trachtet und die gesuchten Drehmomente anhand von (3.16) formuliert.
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Bild 3.30: Parallele Anordnungen von Stirnradübersetzungen mit jeweils entgegenge-
setzter Anordnung der einzelnen Übersetzungselemente.

Für die in Bild 3.30a) gezeigte Übersetzungsstruktur ergeben sich die gesuchten
Drehmomente zu⎡⎢⎢⎢⎢⎣
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und für die in Bild 3.30b) gezeigte Übersetzungsstruktur zu⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎣
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(3.96)

mit ĩp = iGp · iGr. Bei beiden Übersetzungsstrukturen ergeben sich bezüglich
KMG ausschließlich Einträge auf und unterhalb der Hauptdiagonalen, was wie-
derum eine untere Dreiecksmatrix ergibt. Ein Vertauschen der Ausrichtung ein-
zelner Übersetzungselemente bei der Parallelanordnung beeinflusst ausschließlich
die Einträge auf der Hauptdiagonalen von KMG bzw. bezüglich der zusätzlichen
Reihenübersetzung iGr auch die entsprechenden Einträge unterhalb der Diagona-
len. Darüber hinaus ergeben sich bei Kombinationen aus seriellen und parallelen
Übersetzungsstrukturen ebenfalls nur Einträge auf oder unterhalb der Hauptdiago-
nalen. Beispielsweise ergibt sich das Gleichungssystem für eine parallele Überset-
zungsstruktur mit jeweils mehreren seriell angeordneten Übersetzungselementen
in jedem Parallelzweig durch Einsetzen eines Gleichungssystems der Form (3.91)
bzw. (3.93) in die einzelnen Zeilen von (3.95) bzw. (3.96) (mit entsprechendem
Auffüllen von Null-Einträgen). Das Ergebnis für KMG ist wieder eine untere
Dreiecksmatrix.

Schaltelemente in Getrieben ermöglichen die Umschaltung zwischen verschiedenen
Übersetzungsstrukturen, sodass KMG zumindest bei stationären Getriebemodellen
eine Funktion der Schaltzustände uSE ist. Da jede dieser Übersetzungsstrukturen
für sich betrachtet wieder einer seriellen, parallelen oder kombinierten Anordnung
von Stirnradübersetzungen entspricht, ordnen sich die Einträge in KMG für jeden
möglichen Schaltzustand auf oder unterhalb der Hauptdiagonalen an. Auch wenn
streng genommen kein allgemeiner Nachweis vorliegt, dass durch Kombinieren der
oben angegeben Ergebnisse alle denkbaren Zusammenschaltungen berücksichtigt
werden können, so hat sich die Annahme von KMG als untere Dreiecksmatrix bei
praxisrelevanten Übersetzungsstrukturen bewahrheitet. Daher wird angenommen,
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dass sich für beliebige Zusammenschaltungen von Stirnradübersetzungselementen
die maximale Besetzung von KMG einer unteren Dreiecksmatrix entspricht. Die
untere Dreiecksform ist keine zwingende Bedingung im Hinblick auf die Lösbarkeit
von (3.86). Sie ist lediglich eine günstige Eigenschaft, die die Lösung des impliziten
Gleichungssystems vereinfacht.

Bild 3.31 zeigt die Zusammenschaltungen von Übersetzungselementen zu einfachen
Umlaufgetrieben mit je zwei Zahnradpaarungen und einem gemeinsamen Plane-
tenträger (vgl. Beispiel in Bild 3.14). Unter Vorgabe des Drehmoments an einem
der Zahnräder des Umlaufgetriebes (z. B. MG1,1 oder MG2,1 in Bild 3.31a)) erge-
ben sich die gesuchten Drehmomente nach den gleichen Gesetzmäßigkeiten wie bei
Stirnradübersetzungen (vgl. (3.16) und (3.19)). Die Matrix KMG weist in solchen
Fällen dieselben Einträge auf, die sich für eine serielle Anordnung von zwei ent-
sprechend angeordneten Stirnradübersetzungen ergeben. Daher wird im Folgenden
lediglich die Vorgabe des Drehmoments M∗ am Planetenträger betrachtet.
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Bild 3.31: Anordnung elementarer Übersetzungselemente für einfache Umlaufgetriebe
mit je umgekehrter Anordnung der Zahnradpaarung.

Unter Verwendung von (3.19) und (3.20) ergeben sich die gesuchten Drehmomente
für die Anordnung in Bild 3.31a) zu[︄
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und für die Anordnung in Bild 3.31b) zu[︄
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mit ĩ = iG1 − iG2. Bei beiden Varianten ist KMG voll besetzt, wodurch jeweils
ein implizites Gleichungssystem mit gegenseitig voneinander abhängigen Teilglei-
chungen vorliegt. Eine unabhängige Lösung der beiden Drehmomentgleichungen
ist somit nicht möglich. Da für die Anordnung in Bild 3.31b) MG1,1 = −MG2,1

und ωG1,1 = ωG2,1 gilt, lässt sich (3.98) zu[︄
MG1,1

MG2,1

]︄
⏞ ⏟⏟ ⏞

MG
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, (3.99)

mit

M̃v
(︁
ωG1,1, MG1,1

)︁
= Mv,G1

(︁
ωG1,1, MG1,1

)︁
+ Mv,G2

(︁
ωG1,1, −MG1,1

)︁
(3.100)

umformen. Somit liegt nur noch eine skalare und implizite Gleichung für MG1,1 vor,
mit deren Lösung sich auch MG2,1 ergibt. Bei Zusammensetzungen von mehreren
einfachen Umlaufgetrieben können implizite Gleichungssysteme mit mehr als zwei
gegenseitig voneinander abhängigen Teilgleichungen auftreten. In solchen Fällen
kann zwar gemäß des obigen Beispiels die Anzahl der impliziten Teilgleichungen re-
duziert werden, jedoch lassen sich gegenseitige Abhängigkeiten zwischen den impli-
ziten Teilgleichungen nicht gänzlich vermeiden. Bei komplexeren Umlaufgetrieben
mit mehreren ineinander verzahnten Planetenrädern, wie z. B. einem Ravigneaux-
Radsatz, liegen aufgrund der zugehörigen Anordnung von Übersetzungselemen-
ten keine Bedingungen zur Reduzierung der Anzahl an impliziten Teilgleichungen
mehr vor. Daher können auch hierbei unter Vorgabe des Eingangsdrehmoments
an bestimmten Wellen implizite Gleichungssysteme entstehen.

Zur Lösung von (3.86) werden die einzelnen Teilgleichungen für die Drehmomente
in MG zunächst so angeordnet, dass sich die Einträge von KMG ausschließlich auf
und unterhalb der Hauptdiagonalen bzw. bei mehreren gegenseitig voneinander
abhängigen Teilgleichungen als Block symmetrisch zur Hauptdiagonalen anordnen.
Allgemein betrachtet liegt (3.86) dann z. B. gemäß⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

MG1,1

MG2,1

MG3,1

MG4,1

...
MGl,1

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

MG

= MG0 +

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

k11 0 0 0 . . . 0
k21 k22 k23 0 . . . 0
k31 k32 k33 0 . . . 0
k41 k42 k43 k44 . . . 0
...

...
...

...
. . .

...
kl1 kl2 kl3 kl4 . . . kll

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

KMG

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

Mv,G1
(︁
..., MG1,1

)︁
Mv,G2

(︁
..., MG2,1

)︁
Mv,G3

(︁
..., MG3,1

)︁
Mv,G4

(︁
..., MG4,1

)︁
...

Mv,G,l

(︁
..., MGl,1

)︁

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

Mv,G(ωG,MG)

(3.101)
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vor, wobei die zu einem Eintrag auf der Hauptdiagonalen zugehörige Gleichung
bzw. das zu einem Block von Einträgen zugehörige Gleichungssystem jeweils im
Hinblick auf die impliziten Zusammenhänge einzeln betrachtet werden kann. Um
die Lösung der gesamten Vektorgleichung zu erhalten, werden die einzelnen Glei-
chungen und Gleichungssysteme sukzessiv gelöst und die jeweiligen Teillösun-
gen zur Lösung der nachfolgenden Gleichungen verwendet. Die konkrete Vorge-
hensweise zur Lösung der einzelnen impliziten Gleichungen und Gleichungssys-
temen ist letztlich von den vorliegenden nichtlinearen Funktionsausdrücken in
Mv,G(ωG, MG) abhängig (siehe Kapitel 3.3.5). Bei einfachen analytischen Aus-
drücken lassen sich die Gleichungen möglicherweise umformen, sodass eine ana-
lytische Lösung der impliziten Zusammenhänge möglich ist. Andernfalls müssen
geeignete numerische Verfahren angewendet werden, die die Lösung der implizi-
ten Gleichungen durch eine iterative Berechnungsweise annähern (z. B. Newton-
Verfahren).

3.3.5 Parametrierung

In diesem Kapitel wird ausschließlich die Parametrierung der Getriebemodelle im
Hinblick auf die Getriebeverluste beschrieben. Sowohl bei stationären als auch bei
dynamischen Getriebemodellen erfolgt die Berücksichtigung der Verluste anhand
der bisher allgemein betrachteten nichtlinearen Funktionen für das Schleppmo-
ment (3.45) und das Verlustdrehmoment bei Übersetzungen (3.46). Die Auswahl
konkreter Funktionsausdrücke hierfür und deren Parametrierung kann entweder
auf Basis von Schätzungen oder durch Anpassung auf Messdaten erfolgen. In
den folgenden Abschnitten werden zunächst die Möglichkeiten zur Modellierung
der Schlepp- und Verlustdrehmomente einzelner Schaltelemente bzw. Übersetzun-
gen beschrieben. Darauf aufbauend erfolgt die exemplarische Parametrierung eines
konkreten Multi-Mode-Getriebes auf Basis von Messdaten.

Schleppmomente

Bei nasslaufenden Schaltelementen entsteht im geöffneten Zustand aufgrund der
Beölung ein Gegendrehmoment, das auch als Schleppmoment bezeichnet wird.
Dieses ist im Allgemeinen abhängig von der Differenzwinkelgeschwindigkeit ωSE

zwischen den Reibflächen. Oft erfolgt die Beschreibung anhand der Viskosität eines
newtonschen Fluids, sodass sich

Mv,SE (ωSE) = ν · ωSE, (3.102)
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mit der Viskositäts-Konstanten ν des Öls ergibt. Laut [172] ist diese Annahme nur
bei geringen Differenzwinkelgeschwindigkeiten gültig, da sich bei höheren Diffe-
renzwinkelgeschwindigkeiten das Öl zwischen den Reibflächen mit Luft vermischt
und dadurch eine Reduzierung des Schleppmoments hervorgerufen wird. Unter
Berücksichtigung dieses Effekts liegt die in Bild 3.32 schematisch dargestellte Ab-
hängigkeit des Schleppmoments Mv,SE von der Differenzwinkelgeschwindigkeit ωSE

vor. Sofern dieser Zusammenhang bekannt ist, lässt er sich entsprechend als Kenn-
linie im Getriebemodell berücksichtigen. Alternativ kann auch als Vereinfachung
ein konstantes Schleppmoment angenommen werden, sodass sich z. B. im Bezug
zu Bild 3.32

Mv,SE (ωSE) =

⎧⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎩
M̃v,SE

ω̃SE
· ωSE , für |ωSE| ≤ ω̃SE,

M̃v,SE · sign (ωSE) , für |ωSE| > ω̃SE,

(3.103)

mit M̃v,SE, ω̃SE ∈ R>0 ergibt. Hierbei muss sichergestellt sein, dass bei Haftrei-
bung kein Schleppmoment mehr vorliegt. Daher wird unterhalb einer definierten
Winkelgeschwindigkeitsgrenze ω̃SE ein linearer Zusammenhang mit Nulldurchgang
angenommen.
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hl

ep
pm

om
en

t
M

vS
E

M
v,

SE
(ω

SE
)
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Bild 3.32: Schematische Darstellung des Schleppmoments einer nasslaufenden Lamel-
lenkupplung im geöffneten Zustand [172].

Verlustdrehmomente bei Übersetzungen

Die Verluste bei Übersetzungen werden gemäß (3.16) bzw. (3.19) durch einen zu-
sätzlichen Drehmomentterm in der zugehörigen Drehmomentgleichung berücksich-
tigt, was beim zugehörigen Netzwerkelement einer Übersetzung dem Einfügen einer
Drehmomentquelle entspricht. Dies ist in Bild 3.33 exemplarisch für eine Stirnrad-
übersetzung dargestellt. Der Ausdruck zur Beschreibung des Verlustdrehmoments
Mv,G ist eine Funktion von der eingangsseitigen Winkelgeschwindigkeit ω1 und
dem zu übertragenden Drehmoment M1. Auch wenn die folgenden Betrachtungen
zur Definition von Mv,G am Beispiel von Stirnradübersetzungen erfolgen, so sind
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M

1

2

M1

ω1

i12
Mv,G (ω1, M1)

M2 ω2

Gl. (3.16): M2 = −i12 · M1 + Mv,G(ω1, M1)

Bild 3.33: Netzwerkelement einer Stirnradübersetzung mit Drehmomentquelle zur Be-
rücksichtigung des Verlustdrehmoments Mv,G.

diese grundsätzlich auch für Umlaufgetriebe gültig. In diesem Fall muss lediglich
die Abhängigkeit des Verlustdrehmoments Mv,G von ω1 durch die zum Planeten-
träger relative Winkelgeschwindigkeit ωr1 ersetzt werden (vgl. (3.19)).

Eine Möglichkeit zur Festlegung der Funktion Mv,G(ω1, M1) besteht in der Ver-
wendung des Wirkungsgrades, der durch

ηxy = PAb
PZu

= Px

Py

= −Mx · ωx

My · ωy

(3.104)

definiert ist. Je nachdem, welcher Welle der Übersetzung die Leistung zu- bzw.
abgeführt wird, werden die Indizes x und y mit jeweils 1 oder 2 angegeben (vgl.
Bild 3.33). Durch Aufstellen von (3.104) für beide Richtungen des Leistungsflusses
und jeweiliges Umstellen nach M2 ergibt sich

M2 = −i12 · M1 · η (ω1, M1) , (3.105)

mit der Wirkungsgradfunktion

η (ω1, M1) =

⎧⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎩
η21 , für (ω1 · M1) > 0

η−1
12 , für (ω1 · M1) < 0

1 , für (ω1 · M1) = 0

(3.106)

und den konstanten Wirkungsgraden η12 und η21 für die jeweiligen Flussrichtungen
von P1. Gleichung (3.105) lässt sich durch beidseitiges Erweitern mit −i12 ·M1 nach

M2 = −i12 · M1 + i12 · M1 · (1 − η (ω1, M1))⏞ ⏟⏟ ⏞
Mv,G(ω1,M1)

(3.107)

umformen, sodass sich die ursprüngliche Form der Drehmomentgleichung (3.16)
mit dem Verlustdrehmoment Mv,G ergibt.



108 3. Antriebsstrang- und Getriebemodellierung

Durch die Wirkungsgradfunktion (3.106) wird das Reibverhalten um ω1 = 0 her-
um als Vorzeichenfunktion approximiert, was aufgrund der damit einhergehenden
Unstetigkeiten im Drehmoment insbesondere bei dynamischen Getriebemodellen
Oszillationen in den Simulationsergebnissen hervorrufen kann. Dies lässt sich ver-
meiden, indem der Wirkungsgrad innerhalb eines frei definierbaren Wertebereich
der Winkelgeschwindigkeit ±ω̃1 als lineare Funktion von ω1 definiert wird:

η (ω1, M1) =

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

η21 , für P1 > 0 ∧ |ω1| ≥ ω̃1,

η−1
12 , für P1 < 0 ∧ |ω1| ≥ ω̃1,

η21 − 1
ω̃1

|ω1| + 1 , für P1 ≥ 0 ∧ |ω1| < ω̃1,

η−1
12 − 1

ω̃1
|ω1| + 1 , für P1 ≤ 0 ∧ |ω1| < ω̃1,

(3.108)

mit ω̃1 ∈ R>0. Bild 3.34 zeigt ein Beispiel für das aus der Wirkungsgradfunkti-
on (3.108) resultierende Kennfeld des Verlustdrehmoments sowie die von ω1 bzw.
n1 abhängigen linearen Verläufe zwischen ±ñ1.
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Bild 3.34: Beispiel für ein Kennfeld des Verlustdrehmoments nach (3.107) und (3.108)
mit η12 = η21 = 0, 97, i12 = −2 und ñ1 = 100min−1.

Die Auswertung des Verlustdrehmoments Mv,G(ω1, M1) erfordert die Kenntnis
von ω1 und M1. Gemäß Kapitel 3.3.2 und 3.3.3 kann es vorkommen, dass die Glei-
chung für M1 selbst von Mv,G(ω1, M1) abhängt und somit implizit ist. Bei einer
Beschreibung des Verlustmoments mittels konstanter Wirkungsgrade nach (3.107)
und (3.108) ist in diesem Fall jedoch eine analytische Lösung der impliziten Glei-
chung möglich. Das Drehmoment M1 geht hierbei nur zur Berechnung des Vorzei-
chens von P1 in die Wirkungsgradfunktion (3.108) ein und da eine Vorzeichenum-
kehrung aufgrund der Verluste nicht möglich ist, lässt sich das Vorzeichen ebenso
anhand einer idealen und im Vorfeld bekannten Leistung bestimmen (ohne Ver-
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luste auf Basis von MG0 in (3.101)). Auf diese Weise kann M1 direkt ausgewertet
werden.

Die Beschreibung des Verlustdrehmoments Mv,G auf Basis konstanter Wirkungs-
grade eignet sich lediglich als grobe Näherung. Im Allgemeinen variiert der Ge-
triebewirkungsgrad in Abhängigkeit der Winkelgeschwindigkeit und dem zu über-
tragenden Drehmoment [162]. Um dies zu berücksichtigen, werden zur Abbildung
der Verluste im Getriebemodell Messdaten herangezogen. Anstatt diese direkt als
Kennfeld einzubinden, wird ein analytischer Ausdruck zur Approximation der Mes-
sungen verwendet. Sofern die Komplexität dieses Ausdrucks es zulässt, lassen sich
so mögliche implizite Drehmomentgleichungen nach (3.101) analytisch auflösen,
sodass auf die Anwendung eines vergleichsweise rechenintensiven numerischen Lö-
sungsverfahrens verzichtet werden kann. Als Ausdruck, der die Messdaten aus-
reichend gut approximiert und gleichzeitig eine analytische Lösung der impliziten
Gleichungen ermöglicht, hat sich der quadratische Ansatz

Mv,G(ω1, M1) = b2(ω1) · M2
1 + b1(ω1) · M1 + b0(ω1) (3.109)

bewährt. Die Polynomkoeffizienten b2, b1 und b0 werden für jeden in der Messreihe
verfügbaren Wert der Winkelgeschwindigkeit ω1 bestimmt und dienen darüber
hinaus als Stützstellen zur Interpolation der Koeffizienten für Zwischenwerte von
ω1. Damit das Verlustdrehmoment (3.109) bei kleinen Werten für M1 nicht das
insgesamt zu übertragene Drehmoment überschreitet, wird das Polynom innerhalb
der Grenzen ±M̃1 durch eine lineare Funktion ersetzt (siehe Bild 3.35).
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Bild 3.35: Beispiel für ein Kennfeld des Verlustdrehmoments sowie der aus dem Ver-
lustdrehmoment resultierende Wirkungsgrad.

Die Lösung eventueller impliziter Gleichungen für M1 ist mit der zugrunde geleg-
ten Beschreibung des Verlustdrehmoments analytisch möglich (nur sofern skalare
implizite Gleichungen vorliegen). Durch Einsetzen von sowohl der Polynomdarstel-
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lung (3.109) als auch der linearen Funktion innerhalb von ±M̃1 in die zugehörige
Gleichung der Form (3.101), entsteht stets eine nach M1 umformbare Gleichung.
Da die quadratische und lineare Funktion jeweils nur bereichsweise gültig ist, wird
die implizite Gleichung für beide Funktionen gelöst und überprüft, welche der
beiden Lösungen im jeweils gültigen Wertebereich liegt.

Parametrierung eines Multi-Mode-Getriebes

In diesem Abschnitt wird am Beispiel des in Bild 3.36 dargestellten Multi-Mode-
Getriebes die Parametrierung eines konkreten Getriebemodells vorgestellt. Als Re-
ferenz dienen hierzu Messdaten, die im Rahmen des Forschungsverbundprojekts
PHEVplus [V15] vom industriellen Projektpartner bereitgestellt wurden. Da diese
Messungen der Vertraulichkeit unterliegen, sind im Folgenden lediglich die nor-
mierten Verläufe der Messgrößen angegeben. Zur Normierung dienen die jeweils
maximalen Wirkungsgrade der einzelnen Leistungspfade, die gemäß der Messwer-
te zwischen 95 % und 98 % liegen. Die Parametrierung des Modells erfolgt derart,
dass die vom Modell abgebildeten Verluste bestmöglich mit den Messdaten des
Beispielgetriebes übereinstimmen. Als Messungen liegen stationäre Wirkungsgra-
de vor, weshalb die Parametrierung auf Basis eines stationären Getriebemodells
erfolgt. In dem entsprechenden Modell lassen sich die Verluste an den in Bild 3.36
markierten Stellen berücksichtigen.

Möglichkeiten Verluste im 
Modell zu berücksichtigen.

Vermessene 
Leistungspfade

ηEM

MEM
nEM
PEM

PAn

ηPAR
MVM
nVM
PVM

ηSER

PGEN

Bild 3.36: Das zur Parametrierung betrachtete Multi-Mode-Getriebe. Die grundlegende
Funktionalität ist in Kapitel 2.1.3 beschrieben.

Bild 3.37 zeigt die gemessenen Wirkungsgrade der in Bild 3.36 farbig gekenn-
zeichneten Leistungspfade. Da sich diese Leistungspfade zum Teil aus mehreren
Getriebeelementen zusammensetzen, ist eine eindeutige Parametrierung der Ver-
lustdarstellung für jedes Getriebeelement auf Basis der gemessenen Wirkungsgrade
des gesamten Pfades nicht möglich. Ziel ist es, mit dem Getriebemodell den Ge-
samtwirkungsgrad des Getriebes für alle Arbeitspunkte bestmöglich abzubilden.
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Bild 3.37: Normierte Messwerte der in Bild 3.36 dargestellten Leistungspfade.

Daher ist es ausreichend eine passende Parametrierung für die einzelnen Getrie-
beelemente zu finden, die dieses Ziel erfüllt, auch wenn dabei die inneren Ver-
lustdrehmomente an einzelnen Teilkomponenten des Getriebes nicht der Realität
entsprechen. Hierzu werden bei der Parametrierung die Verluste zunächst nur an
einer Stelle in jedem Leistungspfad berücksichtigt. Sollten sich auf diese Weise
keine ausreichend genauen Ergebnisse erzielen lassen, können weitere Verlustdreh-
momente hinzugenommen werden.

Für das betrachtete Beispielgetriebe liegen keine Messdaten bezüglich der Kupp-
lung vor, weshalb es nicht möglich ist, das Schleppmoment explizit im Kupplungs-
modell korrekt abzubilden. Da der Einfluss des Schleppmoments in den Messdaten
der Getriebewirkungsgrade enthalten ist, wird dieser Effekt bei der Anpassung der
Übersetzungsverluste im Modell implizit mit berücksichtigt. Zur Anpassung des
Getriebemodells an die Wirkungsgradmessungen kommen daher nur die Beschrei-
bungen der Verluste an den Übersetzungen infrage, für die jeweils der quadrati-
sche Ansatz (3.109) verwendet wird. Im Rahmen der Parametrierung müssen die
Koeffizienten dieses Ansatzes auf die Messdaten angepasst werden, was für jede
als Messpunkt vorhandene Drehzahl bzw. für jede der in Bild 3.37 angedeuteten
Kennlinien separat erfolgt. Die grundlegende Vorgehensweise besteht darin, das
Getriebemodell zur Berechnung einer Kostenfunktion zu verwenden, die wiederum
mittels eines numerischen Suchverfahrens minimiert wird. Typischerweise definie-
ren sich die Kosten als Betrag der Differenz zwischen simulierten und gemessenen
Wirkungsgraden.

Bild 3.38 zeigt die aus der Parametrierung resultierenden Gesamtwirkungsgra-
de der einzelnen Leistungspfade. In jedem Leistungspfad wurde jeweils nur ein
Übersetzungselement mit Verlusten berücksichtigt. Laut den absoluten Fehler-
abweichungen stimmen die mit dem parametrierten Getriebemodell berechneten
Wirkungsgrade gut mit den gemessenen Wirkungsgraden überein. Allerdings ent-
sprechen die ermittelten Kennfelder der Verlustdrehmomente nicht den realen Ver-
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lustdrehmomenten an den entsprechenden Übersetzungselementen, da die Verluste
des jeweiligen Leistungspfades in einem Kennfeld zusammengefasst wurden.
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Bild 3.38: Vergleich der normierten Wirkungsgrade zwischen dem parametrierten Ge-
triebemodell und den Messdaten sowie die Angaben der absoluten Abwei-
chungen bezogen auf alle Messwerte des jeweiligen Leistungspfades.



4 Konzeptionelle
Getriebeentwicklung

Wesentlicher Bestandteil der Systematik zur modellgestützten Entwicklung von
Multi-Mode-Getrieben ist die konzeptionelle Getriebeentwicklung. Hierbei wird
auf Grundlage vordefinierter Fahrzyklen und Spezifikationen von Fahrzeug und
Antriebsstrangkomponenten ein Funktionskonzept entwickelt, das ein Multi-Mode-
Getriebe im Hinblick auf die verfügbaren Betriebsmodi sowie die Anzahl der Gänge
und zugehörigen Übersetzungsverhältnisse definiert. Bild 4.1 zeigt die zur Durch-
führung der konzeptionellen Getriebeentwicklung erforderlichen Schritte. Zunächst
erfolgt die Auswahl eines Grundkonzeptes, das die Betriebsmöglichkeiten eines An-
triebsstrangs mit Multi-Mode-Getriebe festlegt, d. h. die möglichen Kopplungen
von Verbrennungs- und Elektromotor mit dem Abtrieb. Die Anzahl der Gänge und
die dazugehörigen Übersetzungsverhältnisse sind hierbei noch variabel und werden
im folgenden Schritt mittels einer Getriebeoptimierung bestimmt. Als Grundlage
hierfür dient ein Antriebsstrangmodell des gewählten Grundkonzepts. Das Ergeb-

Antriebs-
strang-

steuerung

Bewertung

Spezifikationen und Fahrzyklen

Konzeptionelle
Getriebeentwicklung

1. Auswahl eines Grund-
konzepts

2. Getriebeoptimierung

Optimiertes 
Funktionskonzept eines
Multi-Mode-Getriebes

Getriebesynthese

Antriebsstrang-
und Getriebe-
modellierung

Bild 4.1: Konzeptionelle Getriebeentwicklung als Bestandteil der Gesamtsystematik zur
modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben.
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nis der Getriebeoptimierung ist ein Funktionskonzept eines Multi-Mode-Getriebes,
das hinsichtlich des im Fahrbetrieb zu erzielenden Kraftstoffverbrauchs optimiert
ist. Es dient als Basis für die Umsetzung des Getriebes im Rahmen einer Ge-
triebesynthese. Mit dem sich hieraus ergebenden konkreten Getriebeaufbau lassen
sich detailliertere Modelle erzeugen, die wiederum zur Entwicklung einer Antriebs-
strangsteuerung und zur finalen Bewertung des Getriebes verwendet werden kön-
nen.

Die Gliederung dieses Kapitels orientiert sich am Aufbau der konzeptionellen Ge-
triebeentwicklung in Bild 4.1. Zunächst werden in Kapitel 4.1 die betrachteten
Grundkonzepte von Antriebssträngen mit Multi-Mode-Getriebe vorgestellt. Da-
nach folgt in Kapitel 4.2 die grundlegende Vorgehensweise zur Durchführung der
Getriebeoptimierung, die sich in je eine Teiloptimierung für den Betrieb und für die
Übersetzungsverhältnisse unterteilt. Beide Optimierungen werden in Kapitel 4.3
bzw. Kapitel 4.4 auf Grundlage eines der Grundkonzepte aus Kapitel 4.1 detail-
liert beschrieben. In Kapitel 4.5 erfolgt, ebenfalls für das gewählte Grundkonzept,
ein Anwendungsbeispiel für die konzeptionelle Getriebeentwicklung. Die in dieser
Arbeit als Beispiel angegebenen Ergebnisse stammen aus dem Forschungsverbund-
projekt PHEVplus [V15], bei dem mittels der Optimierungsergebnisse ein neues
Multi-Mode-Getriebe entwickelt, aufgebaut und auf einem Prüfstand hinsichtlich
der Getriebeverluste vermessen wurde. Das neue Getriebekonzept sowie die Pa-
rametrierungsergebnisse des entsprechenden Getriebemodells werden abschließend
in Kapitel 4.6 beschrieben.

4.1 Grundkonzepte
Zu Beginn der konzeptionellen Getriebeentwicklung werden zunächst Grundkon-
zepte von Antriebssträngen mit Multi-Mode-Getriebe zugrunde gelegt. Diese de-
finieren die zur Verfügung stehenden Betriebsmodi sowie die Anzahl der Gänge
und die zugehörigen Übersetzungsverhältnisse, ohne dabei einen konkreten Ge-
triebeaufbau vorauszusetzen. Bei der Festlegung solcher Grundkonzepte sind die
in Kapitel 2.1.3 angegebenen Definitionen von Multi-Mode-Getrieben zu berück-
sichtigen, d. h., das Getriebekonzept muss mehrere Betriebsmodi ermöglichen und
über mindestens einen Elektroantrieb verfügen, wobei dieser ein unverzichtbarer
Bestandteil der Getriebefunktion sein muss. Letzteres ergibt sich durch Verwen-
dung des Elektroantriebs als Anfahrelement oder als permanent im Eingriff befind-
liche Komponente, wie z. B. in leistungsverzweigten Getriebekonzepten. Darüber
hinaus muss sichergestellt werden, dass der Fahrbetrieb in allen Bereichen auch
bei entladenem Batteriespeicher gegeben ist.
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Bild 4.2 zeigt drei mögliche Grundkonzepte, die jeweils unter Berücksichtigung
der Definition von Multi-Mode-Getrieben eine grundlegende Anordnung von Ver-
brennungsmotor, elektrischen Antrieben, Batteriespeicher und Getriebe definieren.
Um die Funktionalität der Multi-Mode-Getriebe darzustellen, werden vereinfachte
Getriebekonfigurationen bestehend aus Kupplungen, Übersetzungen und Mehr-
gängigkeiten zugrunde gelegt. Diese Konfigurationen unterteilen sich in einen Teil
zur Modiauswahl, bestehend aus Kupplungen und Übersetzungen, und einen Teil
zur Gangauswahl, bestehend aus einer seriell angeordneten Mehrgängigkeit, die
durch mehrere umschaltbare Übersetzungsverhältnisse ij mit j ∈ 1 . . . aG dar-
gestellt wird. Aufgrund der damit einhergehenden gemeinsamen Mehrgängigkeit
am Getriebeausgang werden alle Betriebsmodi mit der gleichen Anzahl an Gän-
gen betrieben und mit jeweils den gleichen Übersetzungsverhältnissen versehen.
Grundsätzlich lassen sich auch Grundkonzepte definieren, die individuelle Gang-
anzahlen und Übersetzungsverhältnisse für die einzelnen Betriebsmodi aufweisen.
Allerdings vergrößert sich hierdurch auch der Suchraum bei der Getriebeoptimie-
rung und eine mögliche Umsetzung zu einem konkreten Getriebeaufbau nimmt an
Komplexität zu. Um sowohl den Suchraum als auch die Komplexität der Getrie-
beumsetzung einzuschränken, werden in dieser Arbeit ausschließlich die in Bild 4.2
gezeigten Varianten möglicher Grundkonzepte betrachtet.

Bei dem SER/PAR-Konzept in Bild 4.2 kann bei geöffneter Kupplung K entwe-
der rein elektrisch oder im seriellen Hybridbetrieb gefahren werden. Durch Schlie-
ßen von K lässt sich der Verbrennungsmotor zuschalten, wodurch der Antrieb
entweder verbrennungsmotorisch oder im parallelen Hybridbetrieb mit Drehmo-

• aG x EM
• aG x SER
• aG x PARM

• aG x EM
• aG x LV
• aG x PARM

• aG x EM
• aG x PARn
• aG x PARM

Betriebs-
modi:

SER/PAR-Konzept LV/PAR-Konzept PAR/PAR-Konzept

VM
EA1i EA2i

ji
j

B
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EA1 EA2

K

G GetriebeVM Verbrennungsmotor

EA elektrischer Antrieb B Batteriespeicher

i variable Übersetzung Kupplung
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B
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EA2 EA2i
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Bild 4.2: Grundkonzepte für Antriebsstränge mit aG-gängigen Multi-Mode-Getriebe:
EM - elektrischer Fahrbetrieb, SER - serieller Hybridbetrieb, LV- leistungs-
verzweigter Hybridbetrieb, PARM - paralleler Hybridbetrieb mit Drehmo-
mentaddition, PARn - paralleler Hybridbetrieb mit Drehzahladditon.
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mentaddition erfolgt. Da tendenziell für die Mehrgängigkeit wenig Gänge realisiert
und die Übersetzungen für den Verbrennungsmotor auf höhere Fahrzeuggeschwin-
digkeiten ausgelegt werden, muss das Anfahren mit dem elektrischen Antrieb er-
folgen. Hierfür dient bei entladenem Batteriespeicher der serielle Hybridbetrieb.
Für die Ganganzahl aG = 1 entspricht dieses Grundkonzept dem Antriebsstrang
des Mitsubishi Outlander (vgl. Bild 2.3).

Das LV/PAR-Konzept basiert auf dem Prinzip der Leistungsverzweigung. Im
leistungsverzweigten Hybridbetrieb muss K1 geschlossen und K2 geöffnet sein,
sodass eine kinematische Überlagerung von Verbrennungsmotor- und Elektromo-
tordrehzahl über das Umlaufgetriebe mit der Standübersetzung i0 möglich ist.
Dadurch lässt sich die Verbrennungsmotordrehzahl und somit die Übersetzung
zwischen Verbrennungsmotor und Getriebeausgang kontinuierlich einstellen. Dar-
über hinaus ermöglicht der zweite elektrische Antrieb EA2 das Drehmoment an-
zupassen (Lastpunktanhebung). Dieser Betriebsmodus ist insbesondere beim An-
fahren mit entladenem Batteriespeicher von Bedeutung, da das Umlaufgetriebe so
ausgelegt werden kann, dass sich der elektrische Antrieb EA1 bei geringen Fahr-
zeuggeschwindigkeiten generatorisch betreiben lässt. Durch Schließen von K2 wird
das Umlaufgetriebe verblockt, was den rein elektrischen Fahrbetrieb oder durch
zusätzliches Schließen von K1 den parallelen Hybridbetrieb mit Drehmomentad-
dition ermöglicht.

Das PAR/PAR-Konzept kommt mit nur einem elektrischen Antrieb aus. Die
Funktionalität ist nahezu identisch zum LV/PAR-Konzept, nur dass anstatt des
leistungsverzweigten Hybridbetriebs ein paralleler Hybridbetrieb mit Drehzahlad-
dition vorliegt. Zwar erfolgt auch hierbei eine Leistungsaufteilung durch das Um-
laufgetriebe, allerdings kann die elektrische Leistung nicht zwischen elektrischen
Antrieb und Abtriebswelle des Umlaufgetriebes übertragen, sondern ausschließ-
lich der Batterie zu- oder abgeführt werden. Gegenüber dem leistungsverzweigten
Prinzip kann nur die Verbrennungsmotordrehzahl beliebig eingestellt werden. Das
Umlaufgetriebe lässt sich auch hier so auslegen, dass der elektrische Antrieb bei ge-
ringen Fahrzeuggeschwindigkeiten als Generator fungiert und somit das Anfahren
bei entladenem Energiespeicher möglich ist.

Um ein optimales Funktionskonzept für eines der in Bild 4.2 gezeigten Grundkon-
zepte zu erhalten, müssen die rot markierten Übersetzungsverhältnisse sowie die
Ganganzahl aG für einen im Fahrbetrieb minimalen Kraftstoffverbrauch ermittelt
werden. Dies erfolgt im Rahmen der im folgenden Kapitel beschriebenen Getrie-
beoptimierung. Die Methoden zur Durchführung der konzeptionellen Getriebe-
entwicklung wurden im Rahmen des Forschungsverbundprojekts PHEVplus [V15]
erarbeitet. Ziel war die Entwicklung eines neuen Multi-Mode-Getriebes, das gegen-
über existierenden Systemen Kraftstoffeinsparungen ermöglicht. Dieses Ziel sollte
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mit einem Getriebekonzept erreicht werden, das über eine Mehrgängigkeit für den
Verbrennungs- und Elektromotor verfügt und nur einen elektrischen Antrieb erfor-
dert. Daher liegt der Fokus im weiteren Verlauf dieser Arbeit auf dem PAR/PAR-
Konzept. Die im folgenden Kapitel beschrieben Methoden lassen sich ebenso auf
die anderen in Bild 4.2 gezeigten Grundkonzepte übertragen, sodass eine allge-
meingültige Vorgehensweise für die konzeptionelle Getriebeentwicklung weiterhin
gegeben ist.

Zur Beschreibung des PAR/PAR-Konzepts muss zunächst die Anordnung des
Umlaufgetriebes innerhalb der Getriebestruktur festgelegt werden, d. h. die
Verbindungen der Zahnradpaarung und des Planetenträgers mit den weiteren
Antriebsstrang- bzw. Getriebekomponenten. Darüber hinaus sollte auch ein kon-
kreter Aufbau für das Umlaufgetriebe gewählt werden, damit der umsetzbare
Wertebereich für die Standübersetzung i0 bekannt ist und die Anordnung des
Umlaufgetriebes gemäß der erforderlichen Über- oder Untersetzungen angepasst
werden kann. Um einen möglichst hohen Getriebewirkungsgrad zu erzielen, sollte
das Umlaufgetriebe möglichst einfach und idealerweise mit Hohlradstufen aufge-
baut sein [143]. Deshalb wird ein einfaches Planetengetriebe bestehend aus ei-
nem Sonnenrad, mehreren Planetenrädern und einem Hohlrad (vgl. Bild A.6a im
Anhang A.4) angenommen und so angeordnet, dass die Drehzahlen von Verbren-
nungsmotor und Elektroantrieb untersetzt werden. Dies ist der Fall, wenn der Ver-
brennungsmotor mit dem Sonnenrad, der Elektroantrieb mit dem Hohlrad und der
Getriebeausgang bzw. die Verbindung zur Mehrgängigkeit mit dem Planetenträger
verbunden ist.

Im parallelen Hybridbetrieb mit Drehzahladdition (PARn: K1 geschlossen,
K2 geöffnet) ergeben sich somit für das Drehmoment MAn und die Winkelge-
schwindigkeit ωAn an der Antriebsachse

MAn = i
PARn,j

EM · MEM = i
PARn,j

VM · MVM, (4.1)

ωAn =
(︂

i
PARn,j

EM

)︂−1
· ωEM +

(︂
i
PARn,j

VM

)︂−1
· ωVM, (4.2)

mit den zusammengefassten Übersetzungsverhältnissen

i
PARn,j

EM = i0 − 1
i0

· iEA · ij und (4.3)

i
PARn,j

VM = (1 − i0) · ij , (4.4)

wobei j ∈ 1 . . . aG ist und die Standübersetzung i0 für das betrachtete Planeten-
getriebe Werte zwischen i0 = −1, 2... − 11, 3 annehmen kann [143].
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Sobald das Planetengetriebe verblockt wird, liegt der parallele Hybridbetrieb
mit Drehmomentaddition vor (PARM: K1 und K2 geschlossen) und es gilt

MAn = i
PARM,j

EM · MEM + i
PARM,j

VM · MVM, (4.5)

ωAn =
(︂

i
PARM,j

EM

)︂−1
· ωEM =

(︂
i
PARM,j

VM

)︂−1
· ωVM, (4.6)

mit den zusammengefassten Übersetzungsverhältnissen

i
PARM,j

EM = iEA · ij und (4.7)

i
PARM,j

VM = ij . (4.8)

Wird dabei der Verbrennungsmotor vom Getriebe entkoppelt, liegt der elektri-
sche Fahrbetrieb vor (EM: K1 geöffnet, K2 geschlossen):

MAn
MEM

= ωEM
ωAn

= i
EMj

EM = i
PARM,j

EM , (4.9)

wobei i
EMj

EM identisch zum Übersetzungsverhältnis des elektrischen Pfades im par-
allelen Hybridbetrieb mit Drehmomentaddition ist.

4.2 Getriebeoptimierung
Im Rahmen der Getriebeoptimierung werden die Übersetzungsverhältnisse und
Ganganzahlen der in Kapitel 4.1 beschriebenen Grundkonzepte durch eine Op-
timierung des Kraftstoffverbrauchs bestimmt. Bild 4.3 zeigt den grundlegenden
Ablauf dieser Optimierung. Es handelt sich um ein verschachteltes Optimierungs-
verfahren, bei dem in jedem Iterationsschritt einer übergeordneten Optimierung
der Übersetzungsverhältnisse i0, iEA und ij mit j ∈ 1 . . . aG eine Betriebsopti-

Nebenbedingungen
(Zugkraft und Geschwindigkeit)

Fahrzyklen

Optimierung der 
Übersetzungsverhältnisse

(Kapitel 4.4)

Betriebsoptimierung
(Kapitel 4.3)

EAi
G1, , ai i0i , ,

KSV

Ladezustände SoC0, SoCe

Vorgaben Getriebeoptimierung

Anzahl der Gänge aG

(Kapitel 4.4)

(Kapitel 4.3)

Bild 4.3: Verschachtelte Getriebeoptimierung bestehend aus übergeordneter Optimie-
rung der Übersetzungsverhältnisse und untergeordneter Betriebsoptimierung.
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mierung durchgeführt wird, die den mit der aktuellen Konfiguration der Über-
setzungsstufen minimal zu erzielenden Kraftstoffverbrauch VKS bestimmt. Da die
Betrachtung der Getriebe innerhalb dieser Entwicklungsstufe nur vereinfacht und
idealisiert erfolgen kann, wird der Anstieg der Getriebeverluste und des Gewichts
aufgrund einer höheren Ganganzahl aG bzw. aufgrund der damit einhergehenden
höheren Getriebekomplexität nicht berücksichtigt. Die Folge ist, dass sich der ge-
ringste Kraftstoffverbrauch automatisch für die höchstmögliche Ganganzahl ergibt.
Daher werden mehrere Werte für aG vorgegeben und jeweils separate Optimierun-
gen der Übersetzungsverhältnisse durchgeführt, sodass auf Basis der Ergebnisse
eine Abwägung zwischen Getriebekomplexität und Kraftstoffeinsparung getroffen
werden kann. Um vordefinierte Fahreigenschaften einzuhalten (z. B. Maximalge-
schwindigkeit, Anfahren bei maximaler Steigung usw.), müssen Grenzen bezüglich
der Übersetzungsverhältnisse festgelegt und im übergeordneten Optimierungsver-
fahren als Nebenbedingungen berücksichtigt werden. Darüber hinaus sind die Vor-
gaben eines Fahrzyklus und der Batterieladezustände zum Anfang und Ende der
Fahrstrecke erforderlich.

4.3 Betriebsoptimierung
Hybridelektrische Antriebsstränge verfügen über mindestens einen Freiheitsgrad
hinsichtlich der Leistungsaufteilung zwischen Elektro- und Verbrennungsmotor,
d. h., der Betriebspunkt des elektrischen Antriebs lässt sich im Rahmen der Sys-
temgrenzen frei einstellen. Darüber hinaus liegt bei Antriebssträngen mit Multi-
Mode-Getriebe als weiterer Freiheitsgrad die Auswahl der unterschiedlichen Be-
triebsmodi und Gänge vor. Diese frei einstellbaren Größen sollen mittels eines
optimierungsbasierten Ansatzes so bestimmt werden, dass sich für einen vordefi-
nierten Fahrzyklus der minimal mögliche Kraftstoffverbrauch ergibt. Bild 4.4 zeigt
die für eine solche Betriebsoptimierung relevanten Antriebsstranggrößen, wobei das
PAR/PAR-Konzept aus Bild 4.2 zugrunde gelegt ist. Gesucht sind die Steuergrö-
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Antriebsstrangmodell
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Bild 4.4: Relevante Größen für die Betriebsoptimierung eines Antriebsstrangs nach dem
PAR/PAR-Grundkonzept (vgl. Bild 4.2).



120 4. Konzeptionelle Getriebeentwicklung

ßen für das Getriebe uG und den elektrischen Antrieb uEM. Betriebsmodus und
Gang des Getriebes werden durch die Zustandsgröße

xG =

⎧⎪⎨⎪⎩
j für PARM,j-Modus,

j + aG für PARn,j-Modus,
j + 2aG für EMj-Modus,

(4.10)

mit xG ∈ N und der Gangnummer j = 1 . . . aG beschrieben, wobei die Getriebe-
steuerung gemäß

xG,i+1 = xG,i + uG (4.11)

erfolgt. Ausgehend vom Getriebezustand xG,i wird hierbei mittels der Getriebe-
steuergröße uG ∈ N der neue Zustand bzw. Betriebsmodus und Gang xG,i+1 ein-
gestellt.

Die Steuergröße des elektrischen Antriebs uEM repräsentiert in Abhängigkeit des
Betriebsmodus bzw. der damit vorliegenden Freiheitsgrade unterschiedliche Grö-
ßen:

uEM =

⎧⎪⎨⎪⎩
MEM für 1 ≤ xG ≤ aG,

ωEM für aG + 1 ≤ xG ≤ 2aG,

f (MAn, ωAn) für 2aG + 1 ≤ xG ≤ 3aG.

(4.12)

Im EM-Modus liegen bis auf die Gangwahl keine Freiheitsgrade vor, da Drehmo-
ment und Winkelgeschwindigkeit des elektrischen Antriebs vorbestimmt sind. In
diesem Fall ergibt sich uEM direkt als Funktion des Drehmoments MAn und der
Winkelgeschwindigkeit ωAn an der Antriebsachse.

Ziel der Betriebsoptimierung ist die Bestimmung der optimalen zeitlichen Verläufe
der Steuergrößen u∗

G und u∗
EM über einen gegebenen Fahrzyklus, mit denen un-

ter Einhaltung der Anfangs- und Endbatterieladezustände SoC0 und SoCe sowie
für einen gegebenen Vektor mit Übersetzungsverhältnissen i der minimal mögli-
che Kraftstoffverbrauch V ∗

KS,BS erzielt wird. Dementsprechend lautet das Optimie-
rungsproblem

V ∗
KS,BS (i) = min

u

⎧⎨⎩
te∫︂

0

V̇KS (MVM, ωVM) dt

⎫⎬⎭ , (4.13)

mit

u =
[︄

uG

uEM

]︄
(4.14)
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und dem Verbrennungsmotor-Kennfeld des Kraftstoff-Volumenstroms V̇KS (·) aus
(3.2). Als Nebenbedingungen dienen die Zustandsgleichungen

q̇Batt = −iBatt (qBatt, PBatt) und (4.15)

xG,k+1 = xG,k + uG,k, (4.16)

mit der Batterieladung qBatt, dem Verlustkennfeld der Batterie iBatt (·) aus (3.10)
und der zeitdiskreten Berechnungsvorschrift für den Getriebezustand xG aus
(4.11). Um die Batterieleistung PBatt sowie die Drehmomente und Winkelgeschwin-
digkeiten des Verbrennungs- und Elektromotors zu erhalten, werden

PBatt = PEA,el = MEM · ωEM + PEA,v (MEM, ωEM) und (4.17)[︂
MVM ωVM MEM ωEM

]︂T

= fG (i, MAn, ωAn, uEM, uG) (4.18)

herangezogen. Hierbei fasst PEA,v (·) das Verlustleistungskennfeld des elektrischen
Antriebs (vgl. (3.4) und (3.7)) und fG die Getriebegleichungen (4.1) bis (4.9)
zusammen. Das Drehmoment an der Antriebsachse MAn ergibt sich aus dem
Fahrdynamikmodell (3.12) und der Vektor mit den Übersetzungverhältnissen des
PAR/PAR-Konzepts lautet:

i =
[︂

i0 iEA i1 . . . iaG

]︂T

. (4.19)

Bezüglich der Systemzustände müssen folgende Randbedingungen eingehalten wer-
den:

qBatt (0) = SoC0
100 · QBatt und qBatt (te) = SoCe

100 · QBatt,

xG (0) = xG,0 und xG (te) = xG,e,
(4.20)

mit der maximalen Ladungskapazität der Batterie QBatt. Des Weiteren sind die
Zustandsgrößenbegrenzungen

qBatt ∈ Xq, mit Xq = {qBatt ∈ R | 0 ≤ qBatt ≤ QBatt} ,

xG ∈ XG, mit XG = {xG ∈ N | 1 ≤ xG ≤ 3aG}
(4.21)

und die Steuergrößenbegrenzungen

uG ∈ UG, mit UG = {uG ∈ Z | − 3aG − 1 ≤ uG ≤ 3aG − 1} ,

uEM ∈ UEM, mit UEM = {uEM ∈ R |uEM ∈ UM oder uEM ∈ Uω}
(4.22)
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zu berücksichtigen. Der gültige Wertebereich für uG wurde so gewählt, dass eine
direkte Umschaltung zwischen allen Gängen und Betriebsmodi möglich ist, wo-
hingegen sich der gültige Wertebereich für uEM durch die Volllastkennlinien des
elektrischen Antriebs und Verbrennungsmotors ergibt. Die beiden Mengen UM und
Uω bezeichnen hierbei die entsprechenden Drehmoment- bzw. Winkelgeschwindig-
keitsbegrenzungen.

4.3.1 Verfahrenskombination aus PMP und DP

Ein geeignetes Verfahren zur Lösung des Optimierungsproblems (4.13)–(4.22) muss
sowohl wertkontinuierliche als auch wertdiskrete Steuergrößen berücksichtigen kön-
nen. Darüber hinaus muss das Verfahren mit einem möglichst geringen Rechenauf-
wand durchführbar sein, da es im Rahmen der verschachtelten Getriebeoptimie-
rung als unterlagerte Betriebsoptimierung dienen soll (vgl. Bild 4.3) und hierbei
eine hohe Anzahl an Auswertungen zu erwarten ist. Diese Anforderungen lassen
sich mit der Verfahrenskombination aus dem Pontryagin’schen Maximumprinzip
(PMP) und der Dynamischen Programmierung (DP) erfüllen [A6]. Hierbei wird
das kontinuierliche Teilproblem analytisch mit dem PMP und das diskrete Teil-
problem numerisch mit der DP gelöst, wodurch sich sehr schnelle Auswertungen
des Optimierungsergebnisses erzielen lassen. Eine solche Verfahrenskombination
wurde bereits in [152] vorgestellt. Allerdings beschränkt sich die Anwendung des
Verfahrens hierbei auf eine parallele Antriebsstrangkonfiguration mit Sechsgang-
getriebe und auch nur auf eine reine Betriebsoptimierung. Im Rahmen dieser Ar-
beit wird dieses Verfahren bezüglich der Anwendbarkeit auf Antriebsstränge mit
Multi-Mode-Getriebe weiterentwickelt und zusätzliche Maßnahmen ergriffen, um
die Genauigkeit der Optimierungsergebnisse zu erhöhen.

Bild 4.5 zeigt das grundlegende Prinzip der Verfahrenskombination. Ausgehend
von einem bekannten Lagrange-Multiplikator λ und unter der Voraussetzung, dass
für die Verlustkennfelder in (4.13)–(4.22) analytische Ausdrücke vorliegen, lässt
sich für jeden Gang und Betriebsmodus bzw. jedem xG ∈ XG eine Hamilton-
Funktion H(·) aufstellen. Diese wird unter Verwendung der Optimalitätsbedin-
gungen der Variationsrechnung (2.17)–(2.19) bzw. des PMP (2.20) dazu genutzt,
einen analytischen Ausdruck für die optimale Steuergröße u∗

EM (t, xG) zu bestim-
men. Somit liegt für jeden Gang und Betriebsmodus ein Funktionsausdruck für
u∗

EM (t, xG) und der dazugehörigen Hamilton-Funktion vor. Aus dieser Vielzahl an
Hamilton-Funktionen wird mittels der DP die wert- und zeitdiskrete Steuergröße
u∗

G,k bestimmt, indem unter Berücksichtigung der Zustandsneben- und Zustands-
randbedingungen von xG zu jedem diskreten Zeitpunkt tk die Hamilton-Funktion
mit dem größtmöglichen Wert ausgewählt wird. Als Ergebnis der DP liegen die
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Ladezustand
berechnen

Lösung des 
Randwert-
problems
(Schieß-

verfahren)

Pontryagin‘sches Maximumprinzip (PMP)
Lösung des kontinuierlichen Teilproblems

Dynamische Programmierung (DP)
Lösung des diskreten Teilproblems

u∗
EM (t, xG) = arg max

uEM∈UEM
{H (uEM (t) , xG, λ)}

für alle xG ∈ XG

u∗
EM (t, xG)

u∗
G,k = arg min

uG∈UG

{︃
−T ·

N∑︁
k=0

H
(︁
u∗

EM
(︁
tk, xG,k

)︁
, xG,k, λ

)︁}︃
mit xG,k+1 = xG,k + uG,k, xG ∈ XG und xG(0) = xG,0

xG(te) = xG,N

u∗
EM,k

u∗
G,k

qBatt(0)

q∗
Batt(tN )

qBatt(te)

λ

Bild 4.5: Grundlegendes Prinzip der in [152] beschriebenen Verfahrenskombination aus
PMP und DP bezogen auf das Optimierungsproblem (4.13)–(4.22).

optimalen und zeitdiskreten Steuergrößen u∗
G,k und u∗

EM,k vor, mit denen sich
der Endwert des Batterieladezustands q∗

Batt(tN ) bestimmen lässt. Ob dieser mit
dem geforderten Endwert qBatt(te) übereinstimmt, ist maßgeblich von λ abhängig.
Daher muss durch Anwendung eines Schießverfahrens ein optimaler Lagrange-
Multiplikator λ∗ bestimmt werden, d. h. die Verfahrenskombination aus PMP und
DP wird gemäß der Iterationsvorschrift eines numerischen Lösungsverfahrens (z. B.
Simplex-Verfahren) solange wiederholt ausgeführt, bis q∗

Batt(tN ) dem geforderten
Wert entspricht.

Damit das kontinuierliche Teilproblem der Betriebsoptimierung analytisch lösbar
ist, müssen zunächst die nichtlinearen Verlustkennfelder in (4.13)–(4.22) durch
geeignete Funktionsausdrücke approximiert werden. Diese Ausdrücke müssen die
originalen Kennfelder möglichst gut abbilden (siehe Kapitel 4.3.2) und gleichzeitig
so einfach wie möglich sein, sodass die im Rahmen des PMP erforderlichen Um-
formungen noch analytisch durchführbar sind. Ein guter Kompromiss lässt sich
durch die Verwendung quadratischer Polynome erzielen, wodurch sich die Appro-
ximationen des Kraftstoff-Volumenstroms zu

˜̇VKS (MVM, ωVM) =
2∑︂

i=0

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎩
cM

VM,i(MVM) · ωi
VM für aG + 1 ≤ xG ≤ 2aG,

cωVM,i(ωVM) · M i
VM für 1 ≤ xG ≤ aG

⎫⎪⎪⎪⎪⎪⎬⎪⎪⎪⎪⎪⎭
(4.23)
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und der Verlustleistung des elektrischen Antriebs zu

P̃EA,v (MEM, ωEM) =
2∑︂

i=0

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎩
cM

EM,i(MEM) · ωi
EM für aG + 1 ≤ xG ≤ 2aG,

cωEM,i(ωEM) · M i
EM sonst

⎫⎪⎪⎪⎪⎪⎬⎪⎪⎪⎪⎪⎭
(4.24)

ergibt, wobei alle Koeffizienten cX
XX,2 > 0 sind. Die Polynomvariablen werden

dabei an die gesuchte Steuergröße bzw. an den durch xG vorgegebenen Betriebs-
modus angepasst. Bei der Approximation des Batteriekennfeldes wird zusätzlich
die Abhängigkeit von der Batterieladung qBatt vernachlässigt, sodass die Zustands-
gleichung gemäß

q̇Batt (qBatt, PBatt) ≈ ˜̇qBatt
(︁
P̃Batt

)︁
= −ĩBatt

(︁
P̃Batt

)︁
=

2∑︂
i=0

cB,i · P̃ i
Batt, (4.25)

mit cB,2 < 0, vorliegt. Die damit einhergehenden Abweichungen gegenüber dem
ursprünglichen Modell sind vernachlässigbar, was die Validierung der Optimie-
rungsergebnisse in Bild 4.13 zeigt. Aufgrund der Vereinfachung ist die Hamilton-
Funktion

H (uEM, xG, λ) = − ˜̇VKS + λ · ˜̇qBatt (4.26)

unabhängig von der Zustandsgröße qBatt, was gemäß der Optimalitätsbedingung
des PMP aus (2.18) zu

λ̇ = −∂H (uEM, xG, λ)
∂qBatt

= 0 (4.27)

und daher zu einem konstanten Lagrange-Multiplikator λ führt. Diese Konstante
hat Einfluss auf die sich ergebenden optimalen Steuergrößen u∗

EM und u∗
G, was wie-

derum durch Einsetzen dieser Größen in die Zustandsgleichung für ˜̇qBatt den End-
wert des Batterieladezustandes q∗

Batt(tN ) beeinflusst. Die Lösung des sich hieraus
ergebenden Randwertproblems erfolgt gemäß Bild 4.5 durch Anwendung eines nu-
merischen Suchverfahrens.

Der konkrete Funktionsausdruck für die Hamilton-Funktion ergibt sich durch Ein-
setzen von (4.17), (4.18) und (4.23)–(4.25) in (4.26), was aufgrund der Polyno-
mapproximationen zu einem Polynom der Form

H (uEM, xG, λ) = h0 + h1 · uEM + h2 · u2
EM + h3 · u3

EM + h4 · u4
EM (4.28)
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führt. Eine Herleitung der Koeffizienten h0 . . . h4 ist in Anhang A.11 enthalten.
Die Koeffizienten sind von λ, den Polynomkoeffizienten aus (4.23)–(4.25) und den
Übersetzungsverhältnissen des Multi-Getriebes abhängig und weisen daher un-
terschiedliche Werte für die einzelnen Gänge und Betriebsmodi auf. Gemäß der
allgemeinen Optimalitätsbedingung des PMP aus (2.20) ergibt sich die optimale
Steuergröße u∗

EM durch

H (u∗
EM, xG, λ) ≥ H (uEM, xG, λ) , (4.29)

mit u∗
EM, uEM ∈ UEM. Das heißt, es muss eine Steuergröße gefunden werden,

die innerhalb des gültigen Wertebereichs UEM zu einem Maximum der Hamilton-
Funktion führt. Es lässt sich zeigen, dass (4.28) innerhalb von UEM konkav29 ist
(siehe Anhang A.12), was die Ermittlung des Maximums auf eine Auswertung
der in Bild 4.6 gezeigten Fälle reduziert. Der linke Fall ergibt sich, wenn eine der
Nullstellen

∂H (uEM, xG, λ)
∂uEM

!= 0 ⇒ u0
EM (4.30)

innerhalb des gültigen Wertebereichs liegt. Die Bestimmung der Nullstellen erfolgt
analytisch mittels der cardanischen Formeln [201]. Liegt keine der Nullstellen in-
nerhalb des gültigen Wertebereichs, kann entweder nur der mittlere oder rechte
Fall eintreten, wobei u∗

EM dann einem der beiden Grenzwerte entspricht. Da die
Hamilton-Funktion konkav ist, existiert in jedem Fall nur ein einziges Maximum,
sodass immer sowohl die notwendige als auch die hinreichende Bedingung für ein
globales Optimum erfüllt ist.

EMu
EMu EMu

 

0
EMu EMu

EMu EMu

 

EMu
EMu EMu

 

u∗
EM

Bild 4.6: Bestimmung von u∗
EM unter Berücksichtigung der Steuergrößenbegrenzung so-

wie einer innerhalb von
[︁
u−

EM, u+
EM

]︁
konkaven Hamilton-Funktion.

Das oben beschriebene Vorgehen ist nur für die parallelen Hybridbetriebe mit
Drehmoment- und Drehzahladdition erforderlich (1 ≤ xG ≤ 2·aG). Im elektrischen
Fahrbetrieb hingegen berechnet sich u∗

EM direkt aus der Getriebegleichung (4.18).

29Konkav, aufgrund der Definition der Hamilton-Funktion sowie der zugrunde gelegten Appro-
ximationen für die Verlustkennfelder. Oft wird auch das Vorzeichen der Hamilton-Funktion
umgekehrt, sodass eine konvexe Funktion vorliegt und das Minimum gesucht ist (z.B. [152]).
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Da u∗
EM für jeden Getriebezustand xG ∈ XG bekannt ist, lassen sich durch Ein-

setzen in (4.28) die zugehörigen Hamilton-Funktionen aufstellen. Auf Basis aller
dieser Hamilton-Funktionen wird zu jedem diskreten Zeitpunkt tk ein Getriebezu-
stand xG,k ermittelt, der zu einem maximalen Funktionswert führt (siehe Bild 4.7).
Entgegen der Darstellung in Bild 4.7 entspricht der höchste Funktionswert nicht
notwendigerweise der Lösung, da die Getriebezustandsgleichung (4.16) sowie die
Randbedingungen (4.20) und Begrenzungen (4.21) für xG,k eingehalten werden
müssen. Daher erfolgt die Lösung mittels der DP, wobei die Hamilton-Funktion
als Kostenfunktion dient (vgl. Bild 4.5).

 

1t 2t 3t 4t 5t 6t0t kt

G 1x 

G 2x 
G 3x 

H
(︂

u∗
EM,k, x∗

G,k, λ
)︂

H (u∗
EM (t, xG) , xG, λ)

Bild 4.7: Beispiel für die Auswahl von xG,k auf Basis der Hamilton-Funktionen.

4.3.2 Approximation der Verlustkennfelder

Gegenüber der ursprünglichen Umsetzung der Verfahrenskombination in [152] wird
eine verbesserte Approximation der Verlustkennfelder angewendet, sodass sich ge-
nauere Optimierungsergebnisse bei weiterhin geringem Rechenaufwand erzielen
lassen. Eine erste Erweiterung diesbezüglich wurde bereits durch Approximati-
on der Verlustleistung des Elektroantriebs PEA,v (MEM, ωEM) mittels eines qua-
dratischen Polynoms eingeführt (vgl. (4.24)). In [152] wurde hierfür lediglich ein
konstanter Wirkungsgrad angenommen, was die Umsetzung des Verfahrens verein-
facht, da sich für die Hamilton-Funktion ein quadratisches Polynom und somit un-
mittelbar eine konkave bzw. konvexe Funktion ergibt. Um die Approximation der
Verlustkennfelder weiter zu verbessern, werden als zusätzliche Maßnahme mehrere
Parabeln für unterschiedliche Bereiche der Polynomvariable bzw. der Steuergröße
definiert. Bild 4.8 zeigt dies schematisch am Beispiel des Kraftstoff-Volumenstroms
für eine konstante Drehzahl. Die Umsetzung der Verfahrenskombination erfolgt
hierbei analog zu der in Kapitel 4.3.1 beschriebenen Vorgehensweise. Es müssen
lediglich die Hamilton-Funktionen aller Kombinationen der zum Verbrennungs-
motor und elektrischen Antrieb30 zugehörigen Parabeln berücksichtigt und eine
Anpassung der Steuergrößenbegrenzung auf die jeweils gültigen Wertebereiche der
einzelnen Parabeln vorgenommen werden.
30Beim elektrischen Antrieb liegt die doppelte Anzahl an Parabeln vor, da der negative Werte-

bereich der Polynomvariablen berücksichtigt werden muss (generatorischer Betrieb).
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VMM

KSV

Parabel 1 Parabel 2

Kennfeld

Approximation KSV
KSV

Bild 4.8: Schematische Darstellung der Approximation des Kraftstoff-Volumenstroms
V̇KS mittels zwei Parabeln (für eine feste Drehzahl nVM).

Die Parametrierung der Parabeln erfolgt mittels eines numerischen Lösungsver-
fahrens. Hierbei müssen die im Anhang A.12 angegeben Nebenbedingungen be-
züglich der Polynomkoeffizienten berücksichtigt werden, damit konkave Hamilton-
Funktionen vorliegen und der in Kapitel 4.3.1 beschriebene Lösungsansatz korrekte
Ergebnisse liefert. Bild 4.9 zeigt den Approximationsfehler bezüglich des Verbren-
nungsmotorkennfelds. Die Approximation mit nur einer Parabel weist insbesonde-
re im unteren Drehmomentbereich einen größeren Fehler auf. Durch Verwendung
von drei Parabeln lässt sich das gesamte Kennfeld mit einer ausreichend hohen
Genauigkeit approximieren.
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Bild 4.9: Approximationsfehler des Kraftstoff-Volumenstroms unter Verwendung einer
bzw. dreier Parabeln, wobei MVM als Polynomvariable dient (paralleler Hy-
bridmodus mit Drehmomentaddition (vgl. (4.23)).

Bild 4.10 zeigt den Approximationsfehler beim Kennfeld des elektrischen Antriebs.
Die Approximation mit nur einer Parabel führt zu einem hohen Fehler im höhe-
ren Drehzahl- und unteren Drehmomentbereich, was sich hauptsächlich dadurch
begründet, dass zur Berücksichtigung des generatorischen Betriebs die Parabel
auch im negativen Wertebereich der Steuergröße gültig sein muss und daher sym-
metrisch zur Ordinate ausgelegt wird (cX

EM,1 = 0). Unter Verwendung von meh-
reren Parabeln lässt sich der Approximationsfehler signifikant reduzieren, da für
den positiven und negativen Wertebereich der Steuergröße separate Parabeln mit
cX

EM,1 ̸= 0 zugrunde gelegt werden können.
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Bild 4.10: Fehler des Wirkungsgrads für die Approximation der elektrischen Verlustleis-
tung unter Verwendung einer bzw. dreier Parabeln mit der Drehzahl nEM als
Polynomvariable (paralleler Hybridmodus mit Drehzahladdition (vgl. (4.24)).

4.3.3 Lösung des Randwertproblems

Zur optimalen Steuerung des Antriebsstrangs müssen die Randbedingungen be-
züglich des Batterieladezustandes in (4.20) berücksichtigt werden, d. h., der La-
dezustand muss zu Beginn der Fahrt den Anfangswert SoC0 und am Ende der
Fahrt den Endwert SoCe aufweisen. Der tatsächliche Batterieladezustand SoC∗

k

berechnet sich aus den optimalen Steuergrößen u∗
EM,k und u∗

G,k, wobei sich diese
wiederum unter Vorgabe eines Lagrange-Multiplikators λ aus dem PMP und der
DP ergeben, siehe Bild 4.5. Damit der tatsächliche Endwert SoC∗

N dem gefor-
derten Endwert SoCe entspricht, muss ein passender Lagrange-Multiplikator λ∗

gefunden werden. Die Bestimmung von λ∗ und somit die Lösung des Randwert-
problems erfolgt numerisch mittels eines Schießverfahrens.

Bild 4.11 zeigt einen Beispielverlauf für den Endladezustand SoC∗
N in Abhän-

gigkeit des Lagrange-Multiplikators λ. Gemäß dem vergrößerten Ausschnitt weist
der Verlauf Unstetigkeiten auf, wodurch sich das Randwertproblem möglicherweise
nicht ohne Abweichungen vom geforderten Endwert SoCe lösen lässt. Diese Unste-
tigkeiten treten insbesondere bei Antriebssträngen mit Multi-Mode-Getriebe auf,
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Bild 4.11: Beispiel für den Zusammenhang zwischen dem Endwert des Batterieladezu-
stands SoC∗

N und dem Lagrange-Multiplikator λ.
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da es vorkommen kann, dass einige der den Betriebsmodi zugeordneten Hamilton-
Funktionen zu manchen Zeitpunkten äquivalente Maxima aufweisen (z. B., wenn
die Schnittpunkte der Verläufe in Bild 4.7 ein Maximum darstellen und genau auf
dem Zeitraster tk liegen). In solchen Fällen existieren mehrere Verläufe der opti-
malen Steuergröße u∗

G,k, für die zwar das Integral der Hamilton-Funktion (Kosten-
funktion der DP) identische Maxima aufweist, sich aber unterschiedliche Endwerte
SoC∗

N ergeben. Aus Sicht der DP liegen hierbei äquivalente Lösungen vor, weshalb
aus programmiertechnischen Gründen eine beliebige Lösung ausgewählt wird. Da-
durch entsteht ein stufenförmiger Verlauf für SoC∗

N , der möglicherweise im Bereich
des geforderten Wertes SoCe eine Unstetigkeit aufweist.

Dieser Zusammenhang wurde bereits in [28, 152] festgestellt. Allerdings sind die
vorgeschlagenen Ansätze zur Lösung des Randwertproblems entweder nicht für das
betrachtete Anwendungsszenario geeignet oder beziehen sich auf einen bestimm-
ten Antriebsstrangtypen. Im Rahmen dieser Arbeit wird daher ein eigener Ansatz
verfolgt, mit dem sich die Abweichung der Lösung des Randwertproblems vom
geforderten Endwert SoCe auf ein akzeptables Niveau reduzieren lässt. Hierbei
werden in jedem Durchlauf der DP zunächst die Zeitpunkte t̃k und Steuergrößen
des Multi-Mode-Getriebes ũ∗

G,k identifiziert, für die ein äquivalentes Maximum der
Hamilton-Funktion vorliegt (bzw. das Minimum, da gemäß Bild 4.5 die negative
Hamilton-Funktion betrachtet wird). Es hat sich herausgestellt, dass in der Re-
gel wenige äquivalente Maxima auftreten, sodass sich die Endladezustände SoC∗

N

für alle Kombinationen von ũ∗
G,k bezüglich der Zeitpunkte t̃k mit einem geringen

Rechenaufwand überprüfen lassen. Aus allen sich hieraus ergebenden Verläufen
von u∗

G,k wird dann der Verlauf gewählt, für den sich die geringste Differenz zwi-
schen den tatsächlichen Endwert SoC∗

N und dem geforderten Endwert SoCe ergibt.
Bild 4.12 zeigt für ein Beispiel und einige Endwerte die Abweichungen, die mit und

ohne den oben beschriebenen Ansatz bei der Lösung des Randwertproblems ent-
stehen. Die zusätzliche Auswertung der Hamilton-Funktion bezüglich äquivalenter
Maxima ermöglicht eine ausreichend genaue Lösung des Randwertproblems.
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Bild 4.12: Abweichungen bei der Lösung des Randwertproblems zwischen dem tatsäch-
lichen Endladezustand SoC∗

N und dem geforderten Endwert SoCe.
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4.3.4 Beispiel

Bild 4.13 zeigt die Ergebnisse der Betriebsoptimierung für einen Antriebsstrang
mit zweigängigem Multi-Mode-Getriebe (PAR/PAR-Konzept in Bild 4.2). Als Re-
ferenz dienen die Ergebnisse einer Betriebsoptimierung mittels DP, die hochauf-
lösend mit dem kennfeldbasierten Antriebsstrangmodell durchgeführt wurde. Das
hierfür erforderliche Getriebemodell wurde nach der in Kapitel 3.3 beschriebe-
nen Methode auf Basis der vereinfachten Getriebekonfiguration des betrachteten
Grundkonzepts erzeugt. Die Verfahrenskombination DP-PMP mit einer Parabel
zur Approximation der Verlustkennfelder (roter Verlauf) liefert in Bezug zur Refe-
renz abweichende Ergebnisse, was insbesondere beim Ladezustand in Bild 4.13a)
zu erkennen ist. Der finale Kraftstoffverbrauch am Ende der Fahrt weicht hierbei
gegenüber der Referenz bei a) um ca. 3, 7 % und bei b) um ca. 2, 6 % ab. Mit der
Approximation durch drei Parabeln ergeben sich diesbezüglich deutlich geringere
Abweichungen: bei a) ca. 0, 3 % und bei b) ca. 0, 4 %. Ein direkter Vergleich der aus
den Optimierungen resultierenden Steuergrößen ist aufgrund der unterschiedlichen
Zusammensetzung aus Drehmoment- und Drehzahlwerten sowie der sehr langen
Fahrzyklen unübersichtlich, weshalb die in Bild 4.14 dargestellte Aktivität der
einzelnen Betriebsmodi betrachtet wird. Hierbei handelt es sich um die prozentua-
len Anteile an der Fahrt, die in den jeweiligen Betriebsmodi zurückgelegt werden.
Es zeigt sich, dass die Kombination DP-PMP mit einer Parabel insbesondere im
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Bild 4.13: Ergebnisse der Betriebsoptimierung unter Vorgabe des a) dreifachen WLTP-
Zyklus bei entladenem Batteriespeicher und b) vierfachen SFTP-06-Zyklus
bei aufgeladenem Batteriespeicher.
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elektrischen Fahrbetrieb gegenüber der DP abweichende Ergebnisse liefert (siehe
auch [A5]). Bei der Kombination DP-PMP mit drei Parabeln hingegen stimmen
die Ergebnisse mit denen der DP weitgehend überein. Da bei diesem Verfahren
die Verläufe von Kraftstoffverbrauch und Batterieladezustand mit den Verläufen
der DP ebenfalls übereinstimmen (vgl. Bild 4.13), liegen auch nahezu identische
Steuersignale vor.

b)

C1 C2 P1 P2 EM1 EM2
0

20
40
60
80

Betriebsmodus

PARn,1 PARn,2 PARM,1 PARM,2 EM1 EM2

A
kt

iv
itä

t
in

 %

DP-PMP (1 Parabel)DP DP-PMP (3 Parabeln)

C C
0

15
30
45
60

A
kt

iv
itä

t
in

 %

a)

Bild 4.14: Prozentuale Anteile an der Fahrt, die in den einzelnen Betriebsmodi zurück-
gelegt werden: a) dreifacher WLTP-Zyklus mit entladenem Batteriespeicher
und b) vierfacher SFTP-06-Zyklus mit geladenem Batteriespeicher.

Die mittlere Berechnungszeit der DP für die oben betrachteten Fahrzyklen be-
trägt 2 Stunden und 14 Minuten, wohingegen die Ausführung der Kombination
DP-PMP mit einer und drei Parabeln zur Approximation der Verlustkennfelder
lediglich 0,8 bzw. 6,6 Sekunden in Anspruch nimmt31. Aufgrund der höheren Ge-
nauigkeit in Bezug auf die Optimierung mit kennfeldbasierten Modellen und der
immer noch niedrigen Berechnungszeit wird im Rahmen der Getriebeoptimierung
die Kombination DP-PMP mit drei Parabeln zur unterlagerten Betriebsoptimie-
rung verwendet.

4.4 Optimierung der Übersetzungsverhältnisse
Die Optimierung der Übersetzungsverhältnisse hinsichtlich eines minimalen Kraft-
stoffverbrauchs V ∗

KS erfolgt gemäß Bild 4.3 übergeordnet zur Betriebsoptimierung.
Es liegt das statische Optimierungsproblem

V ∗
KS = min

i

{︁
V ∗

KS,BS (i)
}︁

(4.31)

31Die Optimierungen wurden auf einem gewöhnlichen Desktop-PC ausgeführt: Intel-Core i5
(3,4GHz) und 16 GB Arbeitsspeicher.
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vor, wobei der Vektor i gemäß (4.19) die Übersetzungsverhältnisse des PAR/PAR-
Konzepts enthält und V ∗

KS,BS (i) den aus der Betriebsoptimierung resultierenden
und für ein gegebenes i optimierten Kraftstoffverbrauch darstellt (vgl. (4.13)).
Zur Lösung von (4.31) sind zusätzliche Nebenbedingungen zu berücksichtigen, da-
mit die optimierten Übersetzungsverhältnisse i∗ umsetzbare Werte aufweisen und
vordefinierte Fahrzeugeigenschaften hinsichtlich Beschleunigung und Geschwindig-
keit eingehalten werden. Die zugrunde gelegten Nebenbedingungen sowie das zur
Lösung des Optimierungsproblems verwendete Verfahren und ein entsprechendes
Beispiel werden in den folgenden Unterkapiteln behandelt.

4.4.1 Nebenbedingungen

Die bei der Optimierung der Übersetzungsverhältnisse zu berücksichtigenden Ne-
benbedingungen werden am Beispiel eines eingängigen Multi-Mode-Getriebes nach
dem PAR/PAR-Grundkonzept erläutert. Hierzu dient das Zugkraftdiagramm in
Bild 4.15, das die in den jeweiligen Betriebsmodi maximal zur Verfügung stehende
Zugkraft FZug als Funktion der Fahrzeuggeschwindigkeit vFZ darstellt. Die grund-
legenden Nebenbedingungen ergeben sich aus den Forderungen, dass der Min-
destzugkraftbedarf FZug,min gedeckt, die Schlupfgrenze FZug,schlupf möglichst nicht
überschritten und die Höchstgeschwindigkeit vFZ,max im verbrennungsmotorischen
Betrieb erreicht wird.

Um mit dem Verbrennungsmotor die Höchstgeschwindigkeit zu erreichen, muss das
Übersetzungsverhältnis des höchstens Gangs iaG

so gewählt werden, dass sich die
maximale Verbrennungsmotordrehzahl nVM,max bei der vordefinierten Geschwin-
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Bild 4.15: Beispiel-Zugkraftdiagramm eines eingängigen Multi-Mode-Getriebes nach
dem PAR/PAR-Grundkonzept in Bild 4.2.
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digkeit vFZ,max einstellt. Hierzu dient das durch den effektiven Reifenradius rR

ausgedrückte Drehzahlverhältnis:

iaG
=

π · nVM,max · rR

30 · vFZ,max
. (4.32)

Der Mindestzugkraftbedarf FZug,min wird mittels des Fahrdynamikmodells (3.12)
und unter der Annahme einer konstanten Fahrgeschwindigkeit berechnet:

FZug,min = cw · ASF · ρLuft
2 · v2

FZ,min + . . .

. . . mFZ,max · g · (kRoll + sin (αmax)) ,
(4.33)

mit der maximalen Fahrzeugmasse mFZ,max (z. B. volle Beladung mit Anhän-
ger) und dem maximalen Steigungswinkel αmax der Strecke (z. B. 12 % Stei-
gung) sowie die unter diesen Bedingungen minimal aufzubringende Geschwin-
digkeit vFZ,min. Damit FZug,min und vFZ,min auch mit entladenem Batterie-
speicher aufgebracht werden können, muss der drehzahladditive PARn-Modus
passend ausgelegt sein. Hierzu werden die entsprechenden Übersetzungsverhält-
nisse so gewählt, dass die Geschwindigkeit vFZ,PARn,Gen, bis zu der ein ge-
neratorischer Betrieb des elektrischen Antriebs möglich ist, größer als vFZ,min

ist und die Zugkraft innerhalb dieses Geschwindigkeitsbereichs gleichzeitig
oberhalb von FZug,min liegt.

Als obere Begrenzung wird die Zugkraft herangezogen, ab der die Reifen begin-
nen durchzurutschen bzw. der Deformationsschlupf an den Reifen überschritten
wird [80]. Die Berechnung dieser Kraftgrenze erfolgt für ein Fahrzeug mit einer
angetriebenen Achse durch

FZug,schlupf = 1
2 · mFZ · g · µ, (4.34)

wobei vereinfachend eine Gleichverteilung der Fahrzeugmasse auf die beiden Ach-
sen sowie ein konstanter Koeffizient µ angenommen werden. Eine Überschreitung
dieser Grenze ist nicht mehr sinnvoll, da ein Großteil der erzeugten Zugkraft nicht
mehr zur Beschleunigung der Fahrzeugmasse genutzt wird. Allerdings schränkt die
Berücksichtigung von FZug,schlupf als obere Zugkraftkraftgrenze den Suchraum bei
der Optimierung möglicherweise zu stark ein, sodass Lösungen, bei denen die Zug-
kraftkennlinien oberhalb von FZug,schlupf verlaufen, niedrigere Kraftstoffverbräuche
ermöglichen würden. Da es im Fahrbetrieb prinzipiell möglich ist, die Antriebsleis-
tung beim Beschleunigen entsprechend zu begrenzen, wird bei der Optimierung auf
eine obere Zugkraftkraftgrenze verzichtet. Sollten die optimierten Übersetzungs-
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verhältnisse zu einer deutlichen Überschreitung von FZug,schlupf führen, weist dies
auf eine Überdimensionierung der Antriebe hin.

Darüber hinaus liegen weitere Nebenbedingungen vor, die in dem Zugkraftdia-
gramm in Bild 4.15 nicht direkt ersichtlich sind:

• Standübersetzungen dürfen nur Werte annehmen, die mit dem betrachteten
Umlaufgetriebe auch umsetzbar sind.

• Bei mehrgängigen Multi-Mode-Getrieben müssen sich die Zugkraftkennlini-
en der einzelnen Gänge ausreichend überschneiden, sodass eine direkte Um-
schaltung zwischen den einzelnen Gängen möglich ist. Es wurde diesbezüglich
ein minimaler Überschneidungsbereich von 20 km/h angenommen.

• Gemäß dem betrachteten Grundkonzept lässt sich der elektrische Antrieb
nicht vom Getriebe entkoppeln. Daher muss sichergestellt sein, dass die Ma-
ximaldrehzahl des Antriebs nicht überschritten wird.

Die Umsetzung der Getriebeoptimierung erfolgt mithilfe von Matlab. Zur Berück-
sichtigung der Nebenbedingungen dient eine eigens erstellte Matlab-Funktion, die
auf Basis der Übersetzungsverhältnisse die Gleichungen und Ungleichungen der
Nebenbedingungen auswertet und das Ergebnis einer bereits bestehenden Matlab-
Funktion zur Optimierung übergibt. Hierzu werden ein mit der Methode in Kapi-
tel 3.3 erzeugtes stationäres Getriebemodell des Grundkonzepts sowie die Volllast-
kennlinien der Antriebe herangezogen. Der angewendete Optimierungsalgorithmus
sowie Beispiele für die Optimierung der Übersetzungsverhältnisse sind in den fol-
genden Kapiteln angegeben.

4.4.2 Lösung des Optimierungsproblems

Die Kostenfunktion des statischen Optimierungsproblems (4.31) ist abhängig von
mehreren Variablen und soll unter Berücksichtigung der im vorherigen Kapitel
beschriebenen Nebenbedingungen minimiert werden. Da sich die Kosten durch
Auswertung der Betriebsoptimierung ergeben, liegen für die Kostenfunktion kein
Funktionsausdruck und somit auch keine Information über den Gradienten vor.
Daher wird zur Lösung von (4.31) ein DIRECT-Verfahren verwendet [112]. Diese
Verfahren basieren auf deterministischen Algorithmen, erfordern keine Informa-
tion über den Gradienten der Kostenfunktion und eignen sich zur Bestimmung
des globalen Optimums von statischen Problemen mit mehreren Variablen. Die
Umsetzung der Optimierung erfolgt in Matlab mittels der „Global Optimization
Toolbox“, wobei sich mit den hierbei zur Verfügung gestellten DIRECT-Verfahren
lineare und nichtlineare Nebenbedingungen sowie Wertbegrenzungen für die ein-
zelnen Variablen berücksichtigen lassen.
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4.4.3 Beispiel

Bild 4.16 zeigt die Beispielergebnisse der Getriebeoptimierungen eines ein- und
zweigängigen Multi-Mode-Getriebes. Hierbei ist jeweils der Kraftstoffverbrauch
bzw. die aus der Betriebsoptimierung resultierende Kostenfunktion in Abhängig-
keit der gesuchten Übersetzungsverhältnisse dargestellt. Zum Vergleich sind die
Optimierungsergebnisse des DIRECT-Verfahrens sowie die gültigen Wertebereiche
der Übersetzungen, die die Nebenbedingungen erfüllen, angegeben. Das Überset-
zungsverhältnis des jeweils höchsten Gangs wurde im Vorfeld gemäß (4.32) auf
die Höchstgeschwindigkeit des Fahrzeugs ausgelegt, sodass als Optimierungsvaria-
blen lediglich die Standübersetzung i0 sowie die Übersetzungen des elektrischen
Antriebs iEA und des ersten Gangs i1 übrig bleiben. Um die Ergebnisse des zwei-
gängigen Multi-Mode-Getriebes in der Ebene darstellen zu können, wird i0 als
konstant betrachtet (vgl. Bild 4.16b)). Bei beiden Beispielen liefert das DIRECT-
Verfahren korrekte Lösungen. Die resultierenden Übersetzungsverhältnisse liegen
im gültigen Wertebereich und ermöglichen den in diesem Bereich minimalen Kraft-
stoffverbrauch.
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Bild 4.16: Beispielergebnisse für die Optimierung der Übersetzungsverhältnisse: a) ein-
gängiges und b) zweigängiges Multi-Mode-Getriebe.

4.5 Anwendungsbeispiel
In diesem Abschnitt wird die konzeptionelle Getriebeentwicklung an einem An-
wendungsbeispiel erprobt. Als Basis wird hierzu das PAR/PAR-Grundkonzept aus
Bild 4.2 herangezogen. Dem entsprechenden Fahrzeug stehen somit der elektrische
Fahrbetrieb und die parallelen Hybridbetriebe mit Drehmoment- und Drehzahlad-
dition zur Verfügung, wobei für jeden dieser Betriebsmodi mehrere Gänge vorliegen
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können. Die Getriebeoptimierung erfolgt auf Grundlage vordefinierter Fahrzeug-
spezifikationen und Fahrzyklen, die im Folgenden näher betrachtet werden.

4.5.1 Fahrzeugspezifikationen und Fahrzyklen

Es wird ein Fahrzeug ähnlich dem Mitsubishi Outlander betrachtet, das über ei-
ne kombinierte Antriebsleistung von 215 kW und über einen Batteriespeicher mit
einer Kapazität von 12 kWh verfügt. Darüber hinaus werden eine maximale Fahr-
zeuggeschwindigkeit von 180 km/h und eine maximale Rekuperationsleistung von
35 kW angenommen. Letzteres entspricht der Leistung, die beim Bremsen durch
Rekuperation vom elektrischen Antrieb aufgenommen und dem Batteriespeicher
zugeführt wird. Eine ausführliche Auflistung aller erforderlichen Antriebsstrang-
und Betriebsparameter ist in Tabelle 4.1 gegeben.

Zur Durchführung der Getriebeoptimierung werden neben Normzyklen auch eigene
auf Messungen basierende Fahrzyklen herangezogen. Diese wurden mittels der in

Tabelle 4.1: Für das Anwendungsbeispiel zugrunde gelegte Fahrzeugspezifikationen und
Betriebsbedingungen.

Parameter Wert

Fahrzeug
(Auf Grundlage des
Mitsubishi Outlander)

Fahrzeugmasse mFZ
cw-Wert cw
Projizierte Stirnfläche ASF
Rollwiderstandsbeiwert kRoll

1920 kg
0,25
2,6 m2

0,01 [80]

Verbrennungsmotor
(Ottomotor, Benziner)

Nennleistung PVM,N
Taktzahl aTakt
Hubraum VH
Verbrauchskennfeld Bild 3.3

90 kW
4
1998 cm3

-

Elektromotor
(PMSM)

Maximalleistung PEM,max
Max. Drehmoment MEM,max
Max. Drehzahl nEM,max
Verlustkennfeld Bild 3.6
(auf MEM,max skaliert)

125 kW
210 N m
15000 min−1

-

Batteriespeicher
(Li-Ion)

Maximale Ladungskapazität QBatt
Nominale Zellenspannung uZelle,nom
Anzahl der Zellen aZellen
Kennfeld Innenwiderstand Bild 3.9

40 A h
3,75 V
80
-

Fahrzeugbetrieb
(Grenzwerte,
Nebenbedingungen)

Max. Fahrzeuggeschwindigkeit vFZ,max
Max. Rekuperationsleistung PRekup,max
Schlupfgrenze FZug,schlupf (µ = 0, 85)
Min. Zugkraft FZug,min
(mFZ,max = 3500 kg und 12 % Steigung
@ 50 km/h)

180 km/h
35 kW
8 kN
4,5 kN
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Kapitel 2.2.4 beschriebenen Methode zur Synthese von Fahrzyklen erzeugt, wobei
als Datenbasis Fahrzeugmessungen der Arbeitswege von den Mitarbeiterinnen und
Mitarbeitern des Instituts für Energieforschung „Future Energy“ (iFE) dienten.
Aus diesen Daten wurde ein Überland-Zyklus mit 80 km Länge (ife-80) und ein
Autobahn-Zyklus mit 200 km Länge (ife-200) erzeugt, siehe Bild 4.17.
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Bild 4.17: Auf Basis von Messungen erzeugte Fahrzyklen mit Steigungsprofil: a) 80 km
Fahrt Überland und b) 200 km Fahrt mit Autobahnabschnitten.

4.5.2 Ergebnisse

Zur Durchführung der Getriebeoptimierung werden zunächst die Übersetzungsver-
hältnisse für mehrere Ganganzahlen aG, Anfangswerte SoC0 und Fahrzyklen se-
parat optimiert, um dann aG auf Grundlage der entsprechenden Ergebnisse durch
Abwägung von potenzieller Getriebekomplexität und Verbrauchsreduzierung zu
bestimmen. Neben den eigenen Fahrzyklen ife-80 und ife-200 werden auch Norm-
zyklen bzw. Wiederholungen dieser Zyklen betrachtet, die einer Gesamtfahrstrecke
von ca. 100 km entsprechen. Auf diese Weise lässt sich sicherstellen, dass die elektri-
sche Reichweite des Fahrzeugs überschritten wird und eine vollständige Entladung
des Batteriespeichers möglich ist. Dieser wird mit SoC = 80 % als geladen und
mit SoC = 30 % als entladen betrachtet.

Bild 4.18 zeigt die aus den Optimierungen resultierenden Kraftstoffverbräuche für
die Ganganzahlen aG = 1...4. Für aG = 1 ist der auf eine Fahrstrecke von 100 km
bezogene Kraftstoffverbrauch angegeben, wohingegen bei höheren Ganganzahlen
die prozentuale Reduzierung des Verbrauchs gegenüber dem Einganggetriebe dar-
gestellt ist. Da die Kraftstoffeinsparungen bei allen Fahrzyklen unterschiedlich aus-
geprägt sind, wird der Mittelwert zur Bewertung herangezogen (rote Markierun-
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Bild 4.18: Optimierte Kraftstoffverbräuche für diverse Fahrzyklen, den Ganganzahlen
aG = 1...4 und einer zu Beginn der Fahrt ge- und entladenen Batterie.

gen). Auch wenn die mittleren prozentualen Einsparungen bei entladener Batterie
geringer ausfallen, so wird aufgrund des höheren Kraftstoffverbrauchs für aG = 1
absolut mehr Kraftstoff eingespart. Grundsätzlich ergeben sich mit zunehmender
Ganganzahl aG höhere Kraftstoffeinsparungen, was auf das bisher idealisiert ange-
nommene Getriebe zurückzuführen ist. Der größte Vorteil im Vergleich zur nächst-
kleineren Ganganzahl ergibt sich für ein zweigängiges Getriebe, sodass selbst unter
Berücksichtigung von Getriebeverlusten noch Kraftstoffeinsparungen zu erwarten
sind. Mit jeder weiteren Erhöhung der Ganganzahl reduziert sich der Vorteil ge-
genüber der nächstkleineren Ganganzahl, wodurch es wahrscheinlicher wird, dass
die steigende Getriebekomplexität den Verbrauchsvorteil kompensiert. Insgesamt
fallen die absoluten Verbrauchseinsparungen durch Erhöhen der Ganganzahl re-
lativ gering aus, was sich durch Berücksichtigung des optimierten Fahrbetriebs
begründet. Hierbei wird der Verbrennungsmotor durch optimale Steuerung des
elektrischen Antriebs bereits in den effizientesten Arbeitspunkten betrieben, so-
dass zusätzliche Gangstufen kaum Potenzial für noch effizientere Arbeitspunkte
bieten.

Bild 4.19 zeigt die aus der Getriebeoptimierung resultierenden Übersetzungsver-
hältnisse des Planetengetriebes i0, Elektroantriebs iEA und der Mehrgängigkeit
i1...aG

. Das Übersetzungsverhältnis des höchsten Gangs iaG
berechnet sich auf

Basis der maximalen Fahrzeuggeschwindigkeit nach (4.32) und ist daher kein Er-
gebnis der Optimierung. Da die optimierten Übersetzungen für jeden Fahrzyklus
unterschiedliche Werte aufweisen, sind zur vereinfachten Darstellung lediglich die
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Bild 4.19: Aus der Getriebeoptimierung resultierende Übersetzungsverhältnisse für die
Ganganzahlen aG = 1...4.

Wertintervalle der Ergebnisse dargestellt. Es liegt somit für jede Übersetzung und
jeden Anfangsladezustand SoC0 ein Wertintervall inklusive Mittelwert vor (blaue
Markierungen). In den meisten Fällen liegt der Gesamtmittelwert (rote Markie-
rungen) nahe an den auf SoC0 bezogenen Mittelwerten, weshalb es vertretbar ist,
die konstruktive Entwicklung eines Multi-Mode-Getriebes auf Basis der sich durch
die Gesamtmittelwerte ergebenden Übersetzungsverhältnisse durchzuführen.

Die hier vorgestellten Ergebnisse wurden im Rahmen des Forschungsverbundspro-
jekts PHEVplus [V15] erarbeitet und vom industriellen Projektpartner für eine
Getriebesynthese verwendet. Darauf basierend wurde vom Projektpartner ein Pro-
totyp eines neuen Multi-Mode-Getriebes konstruiert, aufgebaut und hinsichtlich
des Wirkungsgrades vermessen. Im Folgenden werden das daraus resultierende
Getriebekonzept und die zugehörigen Messergebnisse vorgestellt.

4.6 Neues Multi-Mode-Getriebe
In Zusammenarbeit mit dem Projektpartner wurde ein zweigängiges Getriebe ge-
wählt [V15], da die Zweigängigkeit gemäß der Ergebnisse in Kapitel 4.5.2 theore-
tisch und unter idealisierten Bedingungen den besten Kompromiss zwischen Ge-
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Bild 4.20: a) Aufbau des neuen Multi-Mode-Getriebes [61] und b) Schaltkombinationen
sowie Zugkraftdiagramme der einzelnen Betriebsmodi und Gänge.

triebekomplexität und Verbrauchseinsparung aufweist. Eine Getriebesynthese er-
gab das in Bild 4.20a) dargestellte Multi-Mode-Getriebe. Das obere Teilgetriebe
besteht aus einem gewöhnlichen Planetengetriebe mit der Standübersetzung i01

sowie einer Stirnradübersetzung für den elektrischen Antrieb iEA und dient zur
Umschaltung des Betriebsmodus. Hierzu lässt sich mit K1 der Verbrennungsmo-
tor zuschalten mit K2 das Planetengetriebe verblocken. Im verblockten Zustand
können der elektrische Fahrbetrieb (EM-Modus) und der Hybridbetrieb mit Dreh-
momentaddition (PARM-Modus) aktiviert werden, wohingegen im geöffneten Zu-
stand von K2 der Hybridbetrieb mit Drehzahladdition (PARn-Modus) aktiv ist.
Das untere Teilgetriebe setzt sich aus einer Zwischenübersetzung iZW, dem Diffe-
renzial mit der Übersetzung iDiff und einem Umlaufgetriebe mit zwei Sonnenrädern
und der Standübersetzung i02 zusammen. Mit der Bremse B lässt sich der erste
Gang und mit der Kupplung K3 der zweite Gang aktivieren. In Bild 4.20b) sind für
alle verfügbaren Betriebsmodi und Gänge die Zugkraftkennlinien und jeweiligen
Zustände der Schaltelemente dargestellt. Das Anfahren mit entladenem Batterie-
speicher muss im PARn-Modus erfolgen, wobei die maximale Fahrzeuggeschwin-
digkeit, bei der sich der elektrische Antrieb noch generatorisch betreiben lässt, im
ersten Gang 30 km/h und im zweiten Gang 60 km/h beträgt. Um höhere Ge-
schwindigkeiten zu erreichen, muss entsprechend in den PARM-Modus gewechselt
werden (MEM = 0).
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Die Drehmoment- und Winkelgeschwindigkeitsgleichungen des Getriebes sind iden-
tisch zu (4.1)–(4.9), wobei sich die zusammengefassten Übersetzungsverhältnisse
ij , mit j ∈ 1, 2, gemäß

i1 = iZW · iDiff · (1 − i02)−1 und i2 = iZW · iDiff (4.35)

zusammensetzen. Da die Optimierungsergebnisse in Bild 4.19 zum Zeitpunkt der
Umsetzung des Getriebeprototyps beim Projektpartner noch nicht in der ange-
gebenen Form vorlagen, wurden geschätzte Übersetzungsverhältnisse verwendet.
Tabelle 4.2 gibt sowohl die umgesetzten als auch die auf Basis der Optimierungser-
gebnisse ausgelegten Übersetzungsverhältnisse an. Die jeweiligen Werte sind weit-
gehend ähnlich, sodass sich die mit den entsprechenden Getriebeauslegungen er-
zielten Kraftstoffverbräuche kaum voneinander unterscheiden. Darüber hinaus ist
es in der Praxis aufgrund konstruktiver Randbedingungen oft nicht möglich, die
Übersetzungsverhältnisse exakt umsetzen, sodass ohnehin Abweichungen von den
Optimierungsergebnissen hingenommen werden müssen.

Tabelle 4.2: Beim Getriebeprototyp [61] umgesetzte und aus der Optimierung stam-
mende Übersetzungsverhältnisse (vgl. Bild 4.19).

i01 i02 iEA iZW iDiff
Verbrauch*

in l/100km

Umgesetzt -2,20 0,50 -1,90 -1,24 -2,74 2,504 / 4,215
Aus Optimierung -1,95 0,51 -1,77 -1,26 -2,74 2,499 / 4,211

* Über alle in Bild 4.19 angegebenen Fahrzyklen gemittelte Durchschnitts-
Kraftstoffverbräuche für Fahrten mit geladenem/entladenem Batteriespeicher.

Der Prototyp des neuen Multi-Mode-Getriebes wurde im stationären Betrieb hin-
sichtlich der Getriebeverluste durch den Projektpartner vermessen. Auf Basis der
Messdaten wird ein entsprechendes stationäres Getriebemodell bezüglich der Ab-
bildung von Verlusten parametriert, was nach den bereits in Kapitel 3.3.5 vorge-
stellten Methoden erfolgt. Bild 4.21 zeigt die Gegenüberstellung der gemessenen
und mittels des entsprechend parametrierten Getriebemodells berechneten Wir-
kungsgrade. Für den jeweils ersten Gang im elektrischen Fahrbetrieb (EM 1) und
im Hybridbetrieb mit Drehzahladdition (PARn 1) liegen keine Messdaten vor. Das
Getriebemodell bildet dennoch Verluste in diesen Betriebsmodi ab, da die Verluste
der Einzelübersetzungen im Getriebe berücksichtigt und diese auf die Messdaten
der anderen Betriebsmodi angepasst werden. Aufgrund der zusätzlichen Freiheits-
grade im PARn- und PARM-Modus liegen die gemessenen Wirkungsgrade in Ab-
hängigkeit von drei Größen vor. Daher werden zur übersichtlicheren Darstellung
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jeweils zwei Größen gemäß der Drehzahl- bzw. Drehmomentaddition (vgl. (4.2) und
(4.5)) zu einer Größe, d. h. zur Elektromotordrehzahl nEM bzw. zum Drehmoment
an der Antriebsachse MAn, zusammengefasst. Doppelungen, die hierbei auftreten
können, sind in den Messungen nicht enthalten und wurden in der Simulation
ebenfalls vermieden. Laut den betragsmäßigen mittleren Fehlern |ē| liegt generell
eine gute Übereinstimmung zwischen Messung und Modell vor. Darüber hinaus
zeigen die über alle technisch umsetzbaren Arbeitspunkte gemittelten Wirkungs-
grade η̄, dass die Verluste im ersten Gang generell höher und im PARn-Modus am
höchsten sind. Dieses Verhalten ist plausibel, da die Verblockungen der Umlaufge-
triebe im ersten Gang und im PARn-Modus aufgehoben werden (vgl. Bild 4.20),
sodass sich die entsprechenden Zahnräder ineinander abwälzen und zusätzliche
Reibungsverluste entstehen.
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Bild 4.21: Vergleich der Wirkungsgradkennfelder zwischen Getriebemodell und Messun-
gen des neuen Multi-Mode-Getriebes mit dem Betrag des mittleren Fehlers
|ē|, dem mittleren Wirkungsgrad η̄ (Modell) und den Indizes EM (Elektromo-
tor), VM (Verbrennungsmotor) und An (Antriebsachse/Ausgang Differenzi-
al). Der erste Gang der jeweiligen Betriebsmodi ist links und der zweite Gang
rechts dargestellt.
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Die Systematik zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben um-
fasst die Entwicklung einer für den Fahrbetrieb erforderlichen Antriebsstrangsteue-
rung. Diese unterteilt sich in eine Echtzeit-Betriebsstrategie und in eine dazu
untergeordnete Antriebs- und Getriebesteuerung. Die Betriebsstrategie legt den
Betriebsmodus, Gang und die Leistungsaufteilung zwischen elektrischen Antrieb
und Verbrennungsmotor fest, wohingegen die Antriebs- und Getriebesteuerung
für eine zugkraftunterbrechungsfreie Umsetzung dieser Vorgaben sorgt. Gemäß
Bild 5.1 erfolgt die Entwicklung und simulative Erprobung der entsprechenden
Steuer- und Regelalgorithmen auf Grundlage von Antriebsstrangmodellen, wobei
die hierzu erforderliche Modellentwicklung eine konkrete Getriebe- bzw. Antriebs-
strangkonfiguration voraussetzt. Im Rahmen dieser Arbeit wird diesbezüglich das
neue Multi-Mode-Getriebe aus Kapitel 4.6 herangezogen.

In Kapitel 5.1 werden zunächst Aufbau und Parametrierung der Antriebsstrang-
simulation beschrieben, die zwecks HIL-Simulation auf entsprechenden Echtzeit-
systemen ausgeführt wird. Diese dient zur Überprüfung der einzelnen Umschalt-
vorgänge, die sich im Rahmen der Getriebesteuerung bzw. der Schaltstrategien
zur Umschaltung der Gänge und Betriebsmodi ergeben. Die Getriebesteuerung
sowie die zugehörigen Simulationsergebnisse sind in Kapitel 5.2 enthalten. An-
schließend folgt in Kapitel 5.3 die Beschreibung einer bereits aus der einschlägigen

Antriebsstrang-
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Spezifikationen und Fahrzyklen

Getriebe-
synthese

Antriebsstrang-
und Getriebe-
modellierung
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2. Entwicklung 

einer Betriebs-
strategie

Steuer- und Regelalgorithmen

1. Entwicklung
einer Antriebs-/ 
Getriebesteuerung

Bild 5.1: Entwicklung einer Antriebsstrangsteuerung als Bestandteil der Gesamtsyste-
matik zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben.
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Literatur bekannten optimierungsbasierten Echtzeit-Betriebsstrategie. Da hierfür
die Simulationsergebnisse verschiedener Auslegungen bzw. Methoden zur Strecken-
prädiktion gegenübergestellt werden sollen, erfolgen die entsprechenden Simulatio-
nen aufgrund der geringen Berechnungsdauer offline mit einem quasistationären
Antriebsstrangmodell.

5.1 Aufbau und Simulation
Die Gesamtsystematik sieht die simulative Erprobung der Antriebsstrangsteue-
rung mittels einer vorwärtsgerichteten Antriebsstrangsimulation vor (vgl. Kapi-
tel 2.3.1), die den Aufbau in Bild 5.2 aufweist. Ein Fahrermodell gibt hierbei der
Betriebsstrategie das an der Antriebsachse geforderte Drehmoment M soll

An gemäß
einer gegebenen Geschwindigkeit vsoll

FZ vor, sodass diese einen Betriebsmodus und
eine Leistungsaufteilung zwischen den Antrieben bestimmen und die entsprechen-
den Signale an die untergeordnete Antriebs- und Getriebesteuerung weitergeben
kann. Hierbei entsprechen M soll

EM,BS und ωsoll
EM,BS den Sollwerten für das Drehmo-

ment bzw. für die Drehzahl des elektrischen Antriebes und M soll
VM,BS dem Sollwert

für das Drehmoment des Verbrennungsmotors. Zur Umsetzung des Betriebsmodus
wird die Getriebesteuergröße usoll

G übergeben (vgl. (4.11)). Die Antriebssteuerung
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Bild 5.2: Aufbau der Antriebsstrangsimulation zur Erprobung der Antriebsstrangsteue-
rung für ein Fahrzeug mit dem neuen Multi-Mode-Getriebe aus Kapitel 4.6.



5.1 Aufbau und Simulation 145

steuert mit den Drehmomentsollwerten M soll
EM,AS und M soll

VM,AS den elektrischen
Antrieb und den Verbrennungsmotor, wobei die Getriebesteuerung in diese Dreh-
momentvorgaben eingreift, um die bei der Gang- und Modusumschaltung erforder-
liche Drehzahlsynchronisation zu unterstützen (vgl. Kapitel 2.5). Da die zu stel-
lenden Drehmomente M soll

VM und M soll
EM direkte Eingangsgrößen der in Kapitel 3.2

vorgestellten Antriebsmodelle sind, reicht die Antriebssteuerung diese Größen im
drehmomentgesteuerten Betrieb lediglich durch. Im drehzahlgesteuerten Betrieb
hingegen, d. h. im PARn-Modus und im Leerlaufbetrieb des Verbrennungsmotors,
werden die Antriebe von der Antriebssteuerung drehzahlgeregelt. Die Steuerung
des Multi-Mode-Getriebes erfolgt mittels der Sollwerte für die Kontaktreibmo-
mente |M soll

k,x | der einzelnen Schaltelemente sowie dem Sollzustand xsoll
K2 für die

Klauenkupplung K2.

Insbesondere der Test der Antriebs- und Getriebesteuerung erfordert in der Simu-
lation ein Antriebsstrangmodell, das die Systemdynamik der Antriebsstrangkom-
ponenten abbildet. Daher erfolgt die Modellierung entsprechend der Beschreibung
für dynamische Modelle in Kapitel 3. Zur Parametrierung des Modells werden
die bereits bei der konzeptionellen Getriebeentwicklung zugrunde gelegten Para-
meter aus Tabelle 4.1 sowie die Übersetzungsverhältnisse des neuen Multi-Mode-
Getriebes aus Tabelle 4.2 verwendet. Darüber hinaus erfolgt die Beschreibung der
Systemdynamik anhand der Parameter in Tabelle 5.1, die aus der Literatur ent-
nommen wurden. Die Massenträgheitsmomente der Antriebswelle des Elektromo-
tors und der Schwungmasse des Verbrennungsmotors werden im Getriebemodell
berücksichtigt, ebenso wie eine parallele Feder-Dämpfer-Anordnung (cAn,dAn) zur
Modellierung der Fahrzeugantriebswellen. Im Anhang A.13 ist die Netzwerkdar-
stellung des neuen Multi-Mode-Getriebes aufgeführt, die alle Teilkomponenten des
Getriebes sowie die zugehörigen Parameter umfasst und gemäß Kapitel 3.3.3 als

Tabelle 5.1: Parameter des vorwärtsgerichteten Antriebsstrangmodells zur Beschrei-
bung der Systemdynamik.

Parameter Wert
Verbrennungsmotor
(vgl. Bild 3.2 und [208])

Zeitkonstante TVM 500 ms

Elektromotor
(vgl. Bild 3.5)

Zeitkonstante TEM 2,2 ms

Batteriespeicher
(vgl. Bild 3.7 und [183])

Induktivität L
Durchtrittswiderstand RDT
Doppelschichtkapazität CDS
Warburgimpedanz:
Widerstand RW
Kapazität CW

80 nH
1 mΩ
80 F

0,6 mΩ
50 F
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Parameter Wert

Multi-Mode-Getriebe
(vgl. Bild 4.20
und Anhang A.13)

Massenträgheitsmoment EM JEM
Massenträgheitsmoment VM JVM
Federsteifigkeit Antriebswelle cAn
Dämpfer Antriebswelle dAn
Zusätzliche Federsteifigkeiten cz
(vgl. Kapitel 3.3.3)
Getriebeverluste

0,01 kg m2

0,04 kg m2

1 · 108 Nm/rad
0,01 Nms/rad
1 · 1012 Nm/rad

Gem. Kapitel 4.6
Schaltelementaktorik
(Anhang A.14)

Zeitkonstante TSE
Steigungsbegrenzung M

′

max/min

15 ms
±6000 Nm/s

Grundlage zur Erzeugung des dynamischen Getriebemodells dient. Des Weiteren
wird das Verhalten der Schaltelementaktorik, wie in Bild 5.2 dargestellt, durch
eine serielle Anordnung einer Steigungsbegrenzung des Drehmomentsignals und
eines P-T1-Glieds approximiert. Die Auswahl und Parametrierung dieses stark
vereinfachten Modells erfolgt auf Basis von [51] und einer an einem für die Ge-
trieberealisierung typischen Schaltelement gemessenen Sprungantwort des Kontak-
treibmoments (siehe Anhang A.14).

Bild 5.3 zeigt die zur HIL-Simulation verwendete Hardwarekonfiguration beste-
hend aus einer MicroAutoBox und einem modularen Echtzeitsystem der Fa.
dSPACE. Beide Systeme verfügen je über eine CPU- und FPGA-basierte Simu-
lationsplattform, wobei die FPGA-basierten Teilsysteme lediglich dem Austausch
und der Konditionierung der jeweiligen Ein- und Ausgangssignale dienen. Auf den
CPU-basierten Teilsystemen hingegen, wird die Antriebsstrangsimulation ausge-
führt. Die Aufteilung der Simulations-, Steuer- und Regelalgorithmen auf die bei-
den Echtzeitsysteme erfolgt gemäß der Struktur in Bild 5.2, sodass die Antriebs-

Antriebsstrang-
steuerung

Antriebsstrang-
modell

dSPACE
MicroAutoBox II
ds1401/ds1512/13

dSPACE
Modulares System
ds1006/ds5203

Bild 5.3: Hardwarekonfiguration der HIL-Simulation zur Erprobung der Antriebs- und
Getriebesteuerung.
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strangsteuerung auf der MicroAutoBox und das Antriebsstrangmodell auf dem mo-
dularen System ausgeführt werden. Sowohl die Antriebsstrangsteuerung als auch
das Modell werden mit einer Abtastschrittweite von 1 ms ausgeführt. Messungen
der jeweiligen Task-Ausführungszeiten ergaben ≈30 µs für die Antriebsstrangsteue-
rung und ≈10 µs für das Antriebsstrangmodell, wodurch die Echtzeitfähigkeit der
Steuerung und des Modells gegeben ist.

5.2 Getriebesteuerung
Kernelement der Getriebesteuerung ist eine Schaltstrategie, mit der sich die
Schaltabläufe aller möglichen Gang- und Betriebsmoduswechsel planen lassen. Die
Schaltabläufe der Gangwechsel erfolgen hierbei gemäß der Grundlagen in Kapi-
tel 2.5, wohingegen die Abläufe für Betriebsmoduswechsel spezifisch für das neue
Multi-Mode-Getriebe entwickelt werden. Kapitel 5.2.1 und 5.2.2 beinhalten die
Beschreibungen der zur Schaltablaufplanung erforderlichen Ersatzgetriebestruk-
turen und der Drehzahlsynchronisation zur Anpassung der Antriebsdrehzahlen
beim Gangwechsel. Anschließend folgt in Kapitel 5.2.3 die Schaltstrategie für das
neue Multi-Mode-Getriebe, die sich mittels der zuvor beschriebenen Ersatzgetrie-
bestrukturen und der Drehzahlsynchronisation umsetzen lässt. Zur Überprüfung
der einzelnen Gang- und Betriebsmoduswechsel werden entsprechende Simulati-
onsergebnisse von der in Kapitel 5.1 beschriebenen HIL-Simulation herangezogen.

5.2.1 Ersatzgetriebestrukturen

Das für den Gangwechsel zuständige Teilgetriebe des neuen Multi-Mode-
Getriebes besteht laut Bild 4.20 aus der Zwischenübersetzung iZW, dem Umlaufge-
triebe mit der Standübersetzung i02, der Differenzialübersetzung iDiff, der Bremse
B und der Kupplung K3. Unter Vernachlässigung der Verluste sowie der Drehmo-
mentdynamik der Antriebe und Schaltelementaktorik lässt sich dieses Teilgetriebe
in die in Bild 5.4 dargestellte Doppelkupplungsstruktur mit den Übersetzungsver-
hältnissen

iB,1 =

⃓⃓⃓⃓
⃓−iZW ·

(︃
1 − 1

i02

)︃−1
⃓⃓⃓⃓
⃓ , iB,2 =

⃓⃓⃓⃓
iDiff
i02

⃓⃓⃓⃓
und

iK3,1 = |iZW| , iK3,2 = |iDiff|

(5.1)

überführen. Da die Gangwechsel immer in einem festen Betriebsmodus erfolgen,
lässt sich das für den Betriebsmoduswechsel zuständige Teilgetriebe in Bild 4.20
anhand der eingangsseitigen Struktur bestehend aus dem äquivalenten Massen-
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Bild 5.4: Ersatzgetriebestruktur des neuen Multi-Mode-Getriebes zur Planung der
Schaltabläufe für Gangwechsel (Nur gültig für die Drehmomentbeziehungen).

trägheitsmoment J1 und den Übersetzungen i1 und i2 beschreiben. Je nachdem
welcher Betriebsmodus aktiv ist, werden diese Größen gemäß den Angaben in
Tabelle 5.2 angepasst. Hierbei entspricht i01 der Standübersetzung des Planeten-
getriebes und iEA der Übersetzung des Elektromotors (vgl. Bild 4.20). Es ist zu
beachten, dass die antriebsseitige Ersatzgetriebestruktur in Bild 5.4 die Drehzahl-
beziehung zwischen den Antrieben und ω1 im PARn-Modus nicht korrekt abbildet.
Dies ist allerdings auch nicht erforderlich, da zur Planung der Schaltabläufe für
Gangwechsel lediglich die Beschleunigung von J1 durch die Antriebsdrehmomente
von Interesse ist und diese unter der Voraussetzung ω̇EM = 0 korrekt beschrieben
wird.

Tabelle 5.2: Betriebsmodusabhängige Parameter der Ersatzgetriebestruktur in Bild 5.4.

Betriebsmodus i1 i2 J1

EM iEA 0 i2
EA · JEM

PARM iEA 1 i2
EA · JEM + JVM

PAR∗
n 0 1 − i01 (1 − i01)2 · JVM

* Nur gültig, wenn der Elektromotor drehzahlgeregelt wird und
ω̇EM = 0 ist.

Die Planung der Schaltabläufe für Betriebsmoduswechsel erfolgt auf Basis der
in Bild 5.5 gezeigten Ersatzgetriebestruktur. Diese ist bis auf das für den Gang-
wechsel zuständige Teilgetriebe identisch zum Multi-Mode-Getriebe in Bild 4.20,
wobei auch hier die Getriebeverluste und Drehmomentdynamik der Antriebe und
Schaltelemente vernachlässigt werden. Ein Wechsel des Betriebsmodus wird immer
im gewählten Gang durchgeführt, sodass sich das für den Gangwechsel zuständige
Teilgetriebe i1/2 anhand der Übersetzungsverhältnisse

i1 = iZW · iDiff · (1 − i02)−1 und i2 = iZW · iDiff (5.2)
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Bild 5.5: Ersatzgetriebestruktur des neuen Multi-Mode-Getriebes aus Bild 4.20 zur Pla-
nung der Schaltabläufe für Moduswechsel.

beschreiben lässt. Das Ein- und Auskuppeln des Verbrennungsmotors mittels der
Kupplung K1 erfolgt ausschließlich bei geschlossener Kupplung K2, sodass der
Elektromotor jederzeit das erforderliche Antriebsdrehmoment MAn aufbringen
kann und beim Wechsel zwischen dem EM- und PARM-Modus keine Zugkraftun-
terbrechung entsteht. Darüber hinaus besteht die Möglichkeit, dass während des
Schließvorgangs von K1 übertragene Drehmoment MK1 mit dem Elektromotor zu
kompensieren (z. B. Anschleppen des Verbrennungsmotors). Da K2 als Klauen-
kupplung ausgeführt ist, kann die Betätigung nur im lastfreien bzw. synchroni-
sierten Zustand erfolgen. Hierzu muss K1 stets geschlossen sein, sodass sich z. B.
zum Öffnen von K2 die Forderung MK2

!= 0 durch Steuerung der Drehmomente
des Elektro- und Verbrennungsmotors gemäß

MEM = i01
(i01 − 1) · iEA · i1/2

· MAn (5.3)

MVM = − iEA
i01

· MEM (5.4)

erfüllen lässt. Hierbei handelt es sich gleichzeitig um die Drehmomentbeziehungen
im PARn-Modus (vgl. (4.1)). Das Schließen von K2 ist nur im PARn-Modus erfor-
derlich, bei dem der Elektromotor drehzahlgeregelt wird und sich durch Einstellen
von

ωEM = iEA · i1/2 · ωAn (5.5)

die Forderung ωK2
!= 0 erfüllen lässt. Gleichung (5.5) entspricht der Drehzahl-

beziehung des Elektromotors im PARM-Modus (vgl. (4.6)). Da sich beim Öffnen
und Schließen von K2 jeweils beide Antriebe im Eingriff befinden, ist die Um-
schaltung ohne Zugkraftunterbrechung möglich. Detailliertere Angaben über die
Schaltabläufe für Betriebsmoduswechsel sind in Kapitel 5.2.3 aufgeführt.
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5.2.2 Drehzahlsynchronisation

Laut den Grundlagen aus Kapitel 2.5 zur Durchführung zugkraftunterbrechungs-
freier Gangwechsel muss während eines Umschaltvorgangs die antriebsseitige Dreh-
zahl an das jeweils neue Übersetzungsverhältnis angepasst werden. Je nach Art
der Lastschaltung erfolgt diese Drehzahlsynchronisation z. B. durch Reduzieren
des Antriebsdrehmoments oder kurzzeitiges Öffnen eines der Schaltelemente (vgl.
Kapitel 2.5). Idealerweise müssen diese Drehmomenteingriffe abgeschlossen sein,
wenn das im Eingriff befindliche Schaltelement in den Haftzustand übergeht, da an-
sonsten unerwünschte Unstetigkeiten im Drehmomentverlauf an der Antriebsachse
auftreten [48]. Um einen rechtzeitigen Abschluss der Eingriffe zu ermöglichen, wird
im Rahmen dieser Arbeit ein regelungsbasierter Ansatz zur Drehzahlsynchronisa-
tion verfolgt.

Als Regelgröße dient die eingangsseitige Winkelgeschwindigkeit ω1 aus der
Ersatzgetriebestruktur in Bild 5.4. Die Regelstrecke ergibt sich somit ebenfalls
aus dieser Struktur, wobei die vereinfachten Modelle der Antriebe und Schaltele-
mentaktoriken aus Kapitel 3.2 bzw. Anhang A.14 berücksichtigt werden. Bild 5.6
zeigt den Wirkungsplan der Regelstrecke, wobei für die Anfangszustände der dy-
namischen Elemente die zu Beginn der Synchronisationsphase vorliegenden Sys-
temzustände angenommen werden. Die Kontaktreibmomente der Schaltelemente⃓⃓
Mk,B/K3

⃓⃓
liegen in diesem Fall unterhalb oder auf der Haftgrenze und entsprechen
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Bild 5.6: Regelstrecke für die Drehzahlsynchronisation beim Gangwechsel (nur gültig,
sofern

⃓⃓
Mk,B/K3

⃓⃓
kleiner gleich der Haftgrenze des jeweiligen Schaltelements).
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somit dem vom jeweiligen Schaltelement übertragenen Drehmoment. Gemäß dem
Wirkungsplan gibt es vier Eingriffsmöglichkeiten zur Regelung von ω1. Grund-
sätzlich wird nur einer dieser Stelleingriffe herangezogen, wobei die Auswahl in
Abhängigkeit des aktuell aktiven Betriebsmodus und der Art der vorzunehmen-
den Lastschaltung erfolgt. Die Drehmomente der Antriebe und Schaltelemente mit
den Indizes „AS“ und „GS“ (Antriebs- und Getriebe-Steuerung, vgl. Bild 5.232)
sind zu Beginn der Synchronisationsphase so gewählt, dass sich das vom Fahrer
geforderte Antriebsmoment M soll

An ergibt und die Schaltelemente an der Haftgren-
ze betrieben werden. Unter idealisierten Bedingungen hebt sich in diesem Fall die
Summe von M1 und MK auf. Die zusätzlich eingeführten Größen mit dem Index
„synch“ dienen der reglerbasierten Drehzahlsynchronisation als Stellgrößen, mit
denen sich Vorzeichen und Betrag dieser Summe entsprechend ändern lassen.

Durch Umformung des Wirkungsplans lässt sich der in Bild 5.7 dargestellte ver-
allgemeinerte Regelkreis herleiten. Das Übersetzungsverhältnis i und die Zeit-
konstante TPT1 werden entsprechend dem betrachteten Stellgrößeneingriff aus
Bild 5.6 entnommen, wohingegen die neuen Grenzwerte der Stellgrößenbegrenzung
(Mmax, Mmin) an den jeweiligen Arbeitspunkt des Antriebs bzw. Schaltelements
angepasst werden müssen. Im realen Betrieb lassen sich die Drehmomente der An-
triebe und Schaltelemente nicht exakt einstellen, sodass sich die Summe von M1

und MK nicht komplett aufhebt. Für die Restsumme wird daher die Störgröße ω̇z

eingeführt. Diese lässt sich mit einem PI-Regler ausregeln, wobei die Auslegung

1
w 1w

1,0w

PT1T
soll
synchM

1 nT
soll
1w

nTPK
M

1,0w

ARW

minM maxM
1w

zw
1J
i

Bild 5.7: Regelkreis für die Drehzahlsynchronisation beim Gangwechsel.

nach dem symmetrischen Optimum aus [49] erfolgt. Da die Sprungantwort des ge-
schlossenen Regelkreises bei dieser Auslegung der Reglerparameter ein hohes Über-
schwingen aufweist, wird zur Dämpfung des Einschwingverhaltens ein P-T1-Glied
als Vorfilter im Entwurfsverfahren berücksichtigt [187]. Die Übertragungsfunktion
des Reglers lautet

GR (s) = KP · 1 + Tns

Tns
, (5.6)

32Die mit “Gs” und “synch” indizierten Signale zur Steuerung der Schaltelemente entsprechen
internen Größen der Getriebesteuerung und sind zur besseren Übersicht nicht in Bild 5.2 dar-
gestellt. Es sind lediglich die Kontaktreibmomente der einzelnen Schaltelemente als Ausgangs-
größen angegeben.
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mit der Reglerverstärkung

KP = J1
a · (∓i) · TPT1

, (5.7)

der Nachstellzeit

Tn = a2 · TPT1 (5.8)

und dem Faktor a = 2. Ein Überschwingen der Regelgröße muss vermieden werden,
da ansonsten das betreffende Schaltelement zu früh in den Haftzustand übergeht,
ohne dass sich der Regler in Ruhelage befindet. In diesem Fall können Schwin-
gungen entstehen, die am Schaltelement zu einem Wechsel zwischen Haft- und
Gleitzustand führen. Das Einschwingverhalten des Reglers kann über den Faktor
a entsprechend beeinflusst werden [187]. Für die betrachtete Anwendung hat sich
a = 3, 3 als geeignet erwiesen.

In Bild 5.8 sind zwei Gangwechsel unter Anwendung der oben beschriebenen Re-
gelung zur Drehzahlsynchronisation dargestellt. Die Simulationsergebnisse zeigen
eine Zughoch- und Zugrückschaltung im EM-Modus, wobei der Antriebsstrang-
steuerung jeweils ein konstantes Drehmoment an der Antriebsachse M soll

An vorge-
geben wurde. Während der Synchronisationsphase bei der Zughochschaltung in
Bild 5.8a) muss die eingangsseitige Drehzahl n1 auf das Niveau des zweiten Gangs
reduziert werden. Hierzu greift der Regler in das Drehmoment des elektrischen
Antriebs MEM ein, sodass am Ende der Synchronisationsphase die Zieldrehzahl
erreicht ist und MEM den ursprünglichen Wert aufweist. Bild 5.8b) zeigt die Si-
mulationsergebnisse der Zugrückschaltung. Um n1 während der Synchronisations-
phase an das Drehzahlniveau des ersten Gangs anzupassen, reduziert die Rege-
lung das Kontaktreibmoment

⃓⃓
Mk,K3

⃓⃓
der Kupplung K3. Dadurch reduziert sich

unmittelbar auch das Drehmoment an der Antriebsachse MAn, weshalb K3 zur
Vermeidung einer Zugkraftunterbrechung nicht vollständig geöffnet werden darf.
Die Regelung verfügt daher über eine entsprechende Stellgrößenbegrenzung, die
den Reglereingriff auf die maximal zulässige Reduzierung von MAn begrenzt. Um
hierbei eine reduzierte Regelgüte oder sogar Instabilität zu vermeiden, wird die
Ausgangsgröße des Reglers mittels ARW-Maßnahme auf den linearen Wertebereich
begrenzt [187].

Das Einkuppeln des Verbrennungsmotors über die Kupplung K1 erfolgt ebenfalls
anhand einer Regelung zur Drehzahlsynchronisation. Hierzu wird das Kontaktreib-
moment von K1 so geregelt, dass die Schwungmasse des Verbrennungsmotors auf
die geforderte Drehzahl beschleunigt (vgl. Bild 5.9a)). Der entsprechende Reg-
lerentwurf erfolgt auf Basis der Ersatzgetriebestruktur für Betriebsmoduswechsel
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Bild 5.8: Simulationsergebnisse der HIL-Simulation aus Kapitel 5.1: a) Zughochschal-
tung und b) Zugrückschaltung jeweils im EM-Modus (Synchronisationsphase
GS-1.2 bzw. GS-1.3, vgl. Tabelle 5.4).

in Bild 5.5. Hierbei wird stets ein aktivierter Verbrennungsmotor angenommen,
der sich bei geöffneter Kupplung K1 im Leerlaufbetrieb befindet. Ein Anschlep-
pen des Verbrennungsmotors zur Einleitung der Zündung ist im Rahmen dieser
Arbeit nicht vorgesehen und ohne entsprechende Erweiterung des Verbrennungs-
motormodells aus Kapitel 3.2.1 um die korrekte Abbildung des Anschleppvorgangs
(Anlasswiderstand) nicht sinnvoll.

In Bezug auf die gesamte Antriebsstrangsteuerung wird die regelungsbasierte Dreh-
zahlsynchronisation als eine Teilfunktion der Getriebesteuerung betrachtet, die Be-
standteil der im folgenden Kapitel beschriebenen Schaltstrategie zur Durchführung
der Schaltabläufe für Gang- und Betriebsmoduswechsel ist.

5.2.3 Schaltstrategie

Tabelle 5.3 beschreibt die Schaltstrategie für das neue Multi-Mode-Getriebe. Hier-
bei werden die Schaltabläufe für sämtliche Gang- und Betriebsmoduswechsel durch
Abfolgen einzelner Teilfunktionen definiert, die der Getriebe- bzw. Antriebssteue-
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Tabelle 5.3: Schaltstrategien für a) Betriebsmoduswechsel und b) Gangwechsel jeweils
bestehend aus Abfolgen von Teilfunktionen, die der Getriebe- und An-
triebssteuerung zugeordnet und in den Tabellen 5.4 und 5.5 definiert sind.

a)
von

EM

1. GS-1.1
2. GS-2.1
3. AS-1.2
4. GS-3.2
5. AS-2.1

K1   1
K2   0




1. AS-1.2
2. GS-3.2
3. AS-2.1

K2   0

1. GS-1.1
2. GS-2.1
3. AS-1.1

K1   1
1. AS-2.2
2. GS-3.1
3. AS-1.1

K2   1

1. AS-1.3
2. GS-2.2

K1   0

1. AS-2.2
2. GS-3.1
3. AS-1.3
4. GS-2.2

K2   1
K1   0




PARM

PARn

EM PARM PARn
nach B  0 K3  1 ,

Hoch-
schaltung

Zug-
betrieb

B  1K3 0  ,

Rück-
schaltung

1 0M 

Schub-
betrieb

1 0M 

1. GS-4.1
2. GS-1.3
3. GS-4.2
4. GS-4.3 

1. GS-4.1
2. GS-4.2
3. GS-1.2
4. GS-4.3

b)

AS: Antriebssteuerung
GS: Getriebesteuerung

rung in Bild 5.2 zugeordnet sind. Eine ähnliche Darstellungsweise der Schaltstra-
tegie wurde für eine Vorgängerversion des betrachteten Getriebes bereits in der
Abschlussarbeit [A8] verwendet. Zur Vereinfachung der Schaltstrategie werden im
Schubbetrieb des Fahrzeugs ausschließlich Gangwechsel berücksichtigt. Laut Ta-
belle 5.3b) werden hierzu die Abfolgen der Teilfunktionen für Hoch- und Rück-
schaltungen gegenüber dem Zugbetrieb vertauscht.

Tabelle 5.4 definiert die der Getriebesteuerung zugehörigen Teilfunktionen, die
im Wesentlichen zur Drehzahlsynchronisation und Steuerung der Schaltelemente
dienen. Da die Lastübergabe zwischen den Schaltelementen beim Wechseln der
Gänge immer nach dem gleichen Prinzip erfolgt, wurde die Steuerung der Bremse
B und Kupplung K3 in den Funktionen GS-4.1–GS-4.3 zusammengefasst. Analog
dazu sind die Teilfunktionen zur Drehzahlsynchronisation GS-1.2 und GS-1.3 eben-
falls verallgemeinert formuliert, sodass zur Anwendung zunächst die Stellgröße der
Regelung an den aktuellen Gang, Betriebsmodus und Betriebszustand des Fahr-
zeugs angepasst werden muss. Beispielsweise erfolgt im EM- und PARM-Modus
der Regeleingriff bei GS-1.2 über das Drehmoment des elektrischen Antriebs MEM

(vgl. Beispiel in Bild 5.8), wohingegen im PARn-Modus der elektrische Antrieb
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Tabelle 5.4: Teilfunktionen der Getriebesteuerung.

GS-1 Drehzahlsynchronisation (siehe Regelung in Kapitel 5.2.2)

GS-1.1
Synchronisation von nVM durch Eingriff in |Mk,K1| und Kompensation
des dadurch reduzierten Drehmoments an der Antriebsachse durch MEM.

GS-1.2 Synchronisation von n1 durch Eingriff in das Antriebsdrehmoment.

GS-1.3
Synchronisation von n1 durch Eingriff in das Kontaktreibmoment des
geschlossenen Schaltelements.

GS-2 Steuerung der Kupplung K1

GS-2.1
Kontaktreibmoment |M soll

k,K1| rampenförmig auf Haftgrenze erhöhen und
Sicherheitshaltemoment aufschalten.

GS-2.2 Kontaktreibmoment |M soll
k,K1| auf null reduzieren.

GS-3 Steuerung der Klauenkupplung K2
GS-3.1 Kupplung Schließen xsoll

K2 = 1.
GS-3.2 Kupplung Öffnen xsoll

K2 = 0.

GS-4 Steuerung der Bremse B und Kupplung K3

GS-4.1
Kontaktreibmoment des haftenden Schaltelements auf Haftgrenze redu-
zieren.

GS-4.2 Lastübergabe an das geöffnete Schaltelement.
GS-4.3 Sicherheitshaltemoment des haftenden Schaltelements aufschalten.

drehzahlgeregelt wird und daher das Drehmoment des Verbrennungsmotors MVM

als Stellgröße dient.

Die in Tabelle 5.5 aufgeführten Teilfunktionen der Antriebssteuerung dienen
hauptsächlich zur Einstellung der Antriebsarbeitspunkte für Betriebsmoduswech-
sel und zur Umschaltung der Klauenkupplung K2. Bei den mit AS-1 bezeichneten
Funktionen werden sowohl der elektrische Antrieb als auch der Verbrennungsmo-
tor drehmomentgesteuert betrieben, sodass sich entweder die im PARM- und EM-
Modus geforderten Drehmomente einstellen lassen oder die Klauenkupplung K2
lastfrei schalten lässt. Die Anwendung von AS-1.1–AS-1.3 ist nur bei geschlossenem
K2 möglich. Ist K2 hingegen geöffnet, befindet sich das Getriebe im PARn-Modus
und die Antriebssteuerung erfolgt mittels der Funktionen AS-2. Hierbei wird der
elektrische Antrieb drehzahlgeregelt betrieben, sodass sich durch Vorgabe von ωEM

entweder der Arbeitspunkt des PARn-Modus einstellen oder K2 synchronisieren
lässt.
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Tabelle 5.5: Teilfunktionen der Antriebssteuerung.

AS-1 Steuerung der Drehmomente MEM und MVM

AS-1.1
Arbeitspunkte des PARM-Modus unter Berücksichtigung von (4.5), (4.8)
und (4.35) einstellen.

AS-1.2
Drehmomentverhältnis des PARn-Modus nach (5.3) und (5.4) einstellen
(Klauenkupplung K2 lastfrei).

AS-1.3
Arbeitspunkt des EM-Modus unter Berücksichtigung von (4.9) und
(4.35) einstellen (MVM = 0).

AS-2 Steuerung der Winkelgeschwindigkeit ωEM und des
Drehmoments MVM

AS-2.1
Arbeitspunkte des PARn-Modus unter Berücksichtigung von (4.1)–(4.4)
einstellen und Kompensation des dadurch reduzierten Drehmoments an
der Antriebsachse durch MVM.

AS-2.2
Drehzahlverhältnis des PARM-Modus nach (5.5) einstellen (Klauenkupp-
lung K2 synchronisiert) und Kompensation des dadurch reduzierten
Drehmoments an der Antriebsachse durch MVM.

Zur Erprobung der Schaltstrategie werden die Schaltabläufe diverser Gang- und
Betriebsmoduswechsel mittels der in Kapitel 5.1 beschriebenen HIL-Konfiguration
simuliert. Die Ergebnisse einer Ganghoch- und Gangrückschaltung im EM-Modus
wurden bereits in Bild 5.8 dargestellt, wobei die zugehörigen Teilfunktionen aus
Tabelle 5.3b) ebenfalls angegeben sind. Da die Gangwechsel in den übrigen Be-
triebsmodi weitgehend identische Schaltabläufe aufweisen, wird auf eine Darstel-
lung weiterer Simulationsergebnisse verzichtet.

Bild 5.9a) zeigt ein Beispiel für einen Betriebsmoduswechsel vom EM- in den
PARn-Modus. Im ersten Schritt erfolgt gemäß der Teilfunktion GS-1.1 eine Dreh-
zahlsynchronisation zur Einkopplung des Verbrennungsmotors. Hierzu dient eine
Regelung nach Kapitel 5.2.2 mit dem Kontaktreibmoment

⃓⃓
M soll

k,K1
⃓⃓

als Stellgrö-
ße und der Verbrennungsmotordrehzahl nVM als Regelgröße. Das durch Schließen
von K1 erzeugte Drehmoment |MK1| beschleunigt die Schwungmasse des Verbren-
nungsmotors, sodass sich die Differenzdrehzahl nK1 an K1 abbaut. Dies führt
gleichzeitig zu einer Reduzierung des Drehmoments MAn an der Antriebsachse,
was durch eine simultane Erhöhung des Drehmoments am elektrischen Antrieb
MEM nahezu ausgeglichen wird. Im nächsten Schritt folgt gemäß GS-2.1 die Erhö-
hung des Kontaktreibmoments

⃓⃓
M soll

k,K1
⃓⃓

auf das Maximum, sodass ein Haften von
K1 sichergestellt ist und sich im darauffolgenden Schritt die Antriebsdrehmomen-
te MEM und MVM einstellen lassen. Dies erfolgt gemäß der Teilfunktion AS-1.2,
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Bild 5.9: Ergebnisse der HIL-Simulation aus Kapitel 5.1 für a) einen Wechsel vom EM-
in den PARn-Modus und b) umgekehrt (Fahrt im ersten Gang bei konstanter
Geschwindigkeit von 25 km/h und 5 % Streckensteigung).

sodass die Klauenkupplung K2 am Ende der Phase lastfrei ist (|MK2| = 0). Nach
dem Öffnen von K2 (GS-3.2) geht der elektrische Antrieb in den drehzahlgeregelten
Betrieb über, was die Vorgabe der Arbeitspunkte des PARn-Modus gemäß AS-2.1
ermöglicht. Die hierbei geforderte Solldrehzahl für den elektrischen Antrieb wird
durch eine S-Rampe angefahren (vgl. nsoll

EM), sodass sich sprunghafte Änderungen
der Antriebsdrehmomente und insbesondere des Drehmoments an der Antrieb-
sachse MAn vermeiden lassen. Dies ermöglicht einen besseren Ausgleich des durch
die Beschleunigung der Antriebsmassen hervorgerufenen Zugkrafteinbruchs mit-
tels des Verbrennungsmotordrehmoments MVM, dessen Änderungen nur mit einer
vergleichsweise geringen Dynamik möglich sind (vgl. Tabelle 5.1).

Der Schaltablauf des umgekehrten Wechsels vom PARn- in den EM-Modus ist in
Bild 5.9b) dargestellt. Dieser erfolgt in umgekehrter Reihenfolge, wobei sich nVM



158 5. Antriebsstrangsteuerung

nach dem Öffnen von K1 (GS-2.2) aufgrund der inneren Verluste reduziert. Gleich-
zeitig wird für den Verbrennungsmotor eine Drehzahlregelung aktiviert, sodass sich
nVM wieder auf die Leerlaufdrehzahl einregelt. Die Simulationsergebnisse der üb-
rigen Betriebsmoduswechsel sind unter Angabe der Schaltstrategie aus Tabelle 5.3
in Anhang A.15 zu finden.

Der Wechsel von Gängen und Betriebsmodi bzw. die Abarbeitung der einzelnen
Teilfunktionen für die entsprechenden Lastschaltungen wird gemäß Bild 5.2 von
der übergeordneten Betriebsstrategie eingeleitet. Diese bestimmt auf Grundlage
des Batterieladezustands, der aktuellen Fahrsituation und ggf. einer Prädiktion
der zukünftigen Fahrweise die Steuergrößen für das Getriebe und die Antriebe.
Eine solche Betriebsstrategie wird im folgenden Kapitel beschrieben.

5.3 Betriebsstrategie
Die Umsetzung einer Betriebsstrategie für die Antriebsstrangsteuerung nach
Bild 5.2 erfordert einen Echtzeitalgorithmus, der auf Basis gemessener und prädi-
zierter Größen den Gang, Betriebsmodus und die Antriebsarbeitspunkte festlegt,
sodass sich über die gesamte Fahrstrecke hinweg ein möglichst geringer Kraftstoff-
verbrauch ergibt. Aufgrund der Analogie zum bereits bei der Betriebsoptimierung
in Kapitel 4.3 verwendeten PMP wird im Rahmen dieser Arbeit die ECMS be-
trachtet, die eine optimierungsbasierte Betriebsstrategie ermöglicht und sich dar-
über hinaus auf unterschiedliche Methoden zur Prädiktion anpassen lässt. Sowohl
der ECMS-Algorithmus als auch die Methoden zur Prädiktion sind gemäß dem
Stand der Technik bereits bekannt (siehe Kapitel 2.4.2). Ziel dieses Kapitels ist
daher die Gegenüberstellung der Kraftstoffverbräuche, die sich mit der ECMS für
unterschiedliche Prädiktionsmethoden erzielen lassen.

Oft weisen die aus optimierungsbasierten Betriebsstrategien resultierenden Steu-
ergrößen abrupte und häufige Wertänderungen auf, was insbesondere bei der An-
wendung auf Antriebsstränge mit Multi-Mode-Getriebe zu häufigen Gang- und
Betriebsmoduswechsel führt. Daher sind zur Umsetzung für den realen Fahrbe-
trieb bzw. den HIL-Betrieb zusätzliche Maßnahmen erforderlich, mit denen sich
die Ausführungszeit der Umschaltvorgänge berücksichtigen und ein zu häufiges
Umschalten vermeiden lässt [2]. Da hier die Auswertung des Kraftstoffverbrauchs
und nicht die Umsetzbarkeit unter realen Bedingungen im Vordergrund steht, wird
die ECMS zur Vereinfachung auf ein quasistationäres Antriebsstrangmodell ange-
wendet. Somit ist keine unterlagerte Getriebesteuerung erforderlich und die Häu-
figkeit der Gang- und Betriebsmoduswechsel muss nicht notwendigerweise begrenzt
werden.
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Im folgenden Unterkapitel 5.3.1 wird zunächst der ECMS-Algorithmus beschrie-
ben, der die entsprechenden Steuergrößen basierend auf einer Prädiktion der zu-
künftigen Fahrweise bzw. der damit einhergehenden Antriebsstranggrößen auswer-
tet. Kapitel 5.3.2 und 5.3.3 enthalten diesbezüglich zwei aus der Literatur entnom-
mene Prädiktionsmethoden (siehe Kapitel 2.4.2), wobei die damit zu erzielenden
Ergebnisse in Kapitel 5.3.4 gegenübergestellt werden.

5.3.1 ECMS-Algorithmus

In Anlehnung an Kapitel 4.3 wird die ECMS als Umsetzung des PMP betrachtet,
wobei als Grundlage das bereits im Rahmen der Betriebsoptimierung definier-
te Optimierungsproblem (4.13)–(4.22) mit dem Kraftstoffverbrauch V̇KS als Kos-
tenfunktion und der Batterieladung qBatt als Systemzustand herangezogen wird.
Bild 5.10 zeigt den entsprechenden Algorithmus, bei dem in jedem Abtastschritt
eine lokale Optimierung der Hamilton-Funktion erfolgt. Hierzu werden die Funk-
tionsausdrücke V̇KS (uk) und q̇Batt (uk, qBatt) mittels eines quasistationären An-
triebsstrangmodells ausgewertet, wobei sich der Steuergrößenvektor uk aus der
Steuergröße des Getriebes uG,k und des elektrischen Antriebs uEM,k zusammen-

Auswertung des Lagrange-Multiplikators


Prädiktion der Streckeninformation 
und Datenverarbeitung

ECMS-Algorithmus

Berechnung der übrigen Antriebsgrößen (stationäres Getriebemo-
dell, vgl. Kapitel 3.3.2)

Optimierung der Hamilton-Funktion (vgl. Kapitel 4.3)

Quasistationäres Antriebsstrangmodell (kennfeldbasiert nach Kapitel 3)
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Bild 5.10: Algorithmus der ECMS als Umsetzung des PMP und Bestandteil der in
Bild 5.2 gezeigten Antriebsstrangsteuerung.
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setzt. Des Weiteren wird ein Lagrange-Multiplikator λk benötigt, der sich aus einer
Funktion des Batterieladezustandes SoCk und des zurückgelegten Wegs zFZ,k er-
gibt. Die zur Beschreibung dieser Funktion erforderlichen Informationen stammen
aus einer im Vorfeld durchgeführten Prädiktion der zukünftigen Fahrweise bzw.
der damit einhergehenden Antriebsstranggrößen. Gemäß den in Kapitel 2.4.1 an-
gegebenen Grundlagen des PMP ist λk eine Funktion der Zeit. Allerdings lässt
sich jedem Zeitpunkt ein (wenn auch zunächst prädizierter) Positionswert zuord-
nen, sodass die Wahl von λk bzw. der damit verbundenen Gewichtung zwischen
elektrischem und verbrennungsmotorischem Betrieb sinnvollerweise in Abhängig-
keit des zurückgelegten Wegs zFZ,k erfolgt. Andernfalls würde möglicherweise die
Prädiktion eines bestimmten Streckenabschnitts nicht den tatsächlich gefahrenen
Abschnitt zugeordnet, da sich durch unvorhergesehene Standzeiten und Fahrweisen
die zeitlichen Abläufe von prädizierter und tatsächlicher Fahrt erheblich vonein-
ander unterscheiden können.

Zur Auswertung der Hamilton-Funktion dient ein kennfeldbasiertes Antriebs-
strangmodell nach Kapitel 3, sodass keine analytischen Ausdrücke vorliegen und
die Optimierung numerisch erfolgen muss. Hierzu wird die Hamilton-Funktion bzw.
das Antriebsstrangmodell für ein vordefiniertes Werteraster der Steuergrößen aus-
gewertet und auf ein Maximum überprüft. Durch die Auflösung des Wertrasters
lässt sich der Kompromiss zwischen Berechnungsaufwand und Genauigkeit anpas-
sen. Die aus der Optimierung resultierenden Steuergrößen u∗

k dienen im letzten
Schritt des ECMS-Algorithmus zur Auswertung des Getriebemodells fG, wodurch
sich die im Rahmen der Antriebsstrangsteuerung geforderten Schnittstellen der
Betriebsstrategie ergeben (vgl. Bild 5.2).

Ausschlaggebend für einen möglichst geringen Kraftstoffverbrauch ist, wie gut sich
die zugrunde gelegte Prädiktion mit der Realität deckt. Im Folgenden werden
zwei Methoden vorgestellt, mit denen sich unter Berücksichtigung eines begrenzten
Informationsgehalts über die zukünftige Fahrweise eine Prädiktion bzw. ein Verlauf
des Lagrange-Multiplikators bestimmen lässt.

5.3.2 Bellmansche Funktionsgleichung

Die zur Anwendung der ECMS erforderlichen Langrange-Multiplikatoren lassen
sich mittels der DP berechnen. Aufgrund des hohen Rechenaufwands erfolgt die
DP als eine Voroptimierung, die auf Grundlage eines geeigneten Fahrzyklus im
Vorfeld der ECMS-Anwendung durchgeführt werden muss. Der hierbei zugrunde
gelegte Fahrzyklus stellt die Prädiktion dar und muss die zukünftige Fahrweise
möglichst gut annähern. Zur Bestimmung der Langrange-Multiplikatoren wird die
sogenannte Bellmanschen Funktionsgleichung herangezogen, die den Zusammen-
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hang zwischen der DP und dem PMP beschreibt [50, 146]. Angewendet auf das
verallgemeinerte Optimierungsproblem (2.11)–(2.15) lautet diese

∂K∗ (x, t)
∂t

= max
u

{︂
−f0 (x, u, t) −∂K∗ (x, t)

∂x⏞ ⏟⏟ ⏞
λ

·f (x, u, t)
}︂

, (5.9)

mit den optimierten Kosten K∗ (für eine optimierte Steuergröße u∗), der Kosten-
funktion f0 und der Systemfunktion f . Hierbei ist K∗ ein Ergebnis der DP und der
Klammerausdruck auf der rechten Seite entspricht der Hamilton-Funktion, sodass
es sich bei der negativen partiellen Ableitung von K∗ nach der Zustandsgröße x

um den Lagrange-Multiplikator λ handelt.

Aufgrund der werte- und zeitdiskreten Berechnungsweise der DP liegen für K∗

lediglich Stützstellen vor. Diese werden im Rahmen der Rückwärtsrechnung in die
Kostenmatrix Kd eingetragen, die für jeden Zeitpunkt tk mit k = 0...N je eine
Spalte und für jeden Wert des Zustandsgrößenrasters xR

i mit i = 1...n je eine
Zeile aufweist (siehe Beschreibung für DP in Kapitel 2.4.1). Somit lässt sich durch
Differenzbildung der Lagrange-Multiplikator

λi,k = −
Kd,i+1,k − Kd,i,k

xR
i+1 − xR

i

(5.10)

bestimmen, wobei bezogen auf die Anwendung Kd dem Kraftstoffverbrauch VKS

und x der Batterieladung qBatt bzw. dem Batterieladezustand SoC entspricht.
Da die Berechnung von Kd für einen konkreten Fahrzyklus erfolgt, kann durch
Integration des entsprechenden Geschwindigkeitsverlaufs jedem Zeitpunkt tk ein
Positionswert zFZ,k zugeordnet und somit die in Bild 5.10 geforderte Funktion
umgesetzt werden.

Bild 5.11 zeigt für einen Beispiel-Fahrzyklus die nach (5.10) ausgewerteten
Lagrange-Multiplikatoren. Das obere Diagramm zeigt λ als Funktion des Batterie-
ladezustands SoC und des zurückgelegten Wegs z, wobei zusätzlich die ebenfalls
aus der DP resultierenden optimierten Verläufe SoC∗ für jeweils unterschiedliche
Anfangswerte SoC0 eingetragen sind. Laut dem Kennfeld liegen für λ bei gelade-
nem Batteriespeicher tendenziell niedrigere Werte vor als bei entladenem Batterie-
speicher. Daraus ergibt sich im Umkehrschluss, dass niedrige λ-Werte überwiegend
zur Entladung und hohe Werte überwiegend zur Aufladung der Batterie führen.
Dieser Zusammenhang zeigt sich auch im unteren Diagramm und lässt anhand der
Hamilton-Funktion plausibilisieren.

Es gilt H = −V̇KS +λ · q̇Batt mit λ > 0, V̇KS > 0 und je nachdem, ob der elektrische
Antrieb motorisch oder generatorisch betrieben wird, q̇Batt < 0 bzw. q̇Batt > 0.
Mit dem Ziel H zu maximieren, lassen sich folgende Aussagen treffen:
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Bild 5.11: Nach (5.10) ausgewertete Lagrange-Multiplikatoren λ für den Überland-
Fahrzyklus ife-80 (siehe Bild 4.17a)) sowie die aus der DP resultierenden
SoC∗-Verläufe (oben) und die dazugehörigen λ∗-Verläufe (unten).

• λ klein: Der Einfluss des Batteriestroms q̇Batt auf H ist gering, weshalb sich
das Maximum für H bei einem möglichst geringen Kraftstoff-Volumenstrom
V̇KS einstellt. In diesem Fall wird das Fahrzeug überwiegend elektrisch an-
getrieben, sodass eine Entladung der Batterie erfolgt.

• λ groß: Der Batteriestrom q̇Batt hat maßgeblich Einfluss auf H, weshalb sich
das Maximum für einen positiven Batteriestrom q̇Batt > 0 einstellt. In diesem
Fall wird das Fahrzeug überwiegend im kombinierten Betrieb von Verbren-
nungsmotor und elektrischen Antrieb betrieben, wobei der Elektroantrieb
generatorisch wirkt (Lastpunktanhebung) und somit eine Aufladung der
Batterie erfolgt.

Zur Bestimmung von λ im Rahmen der ECMS wird (5.10) im Vorfeld für alle
Stützstellen ausgewertet und als Kennfeld im Echtzeitalgorithmus berücksichtigt.
Wenn sich die reale Fahrweise wesentlich von dem zur Erzeugung des Kennfel-
des angenommenen Fahrzyklus unterscheidet, kann es während des Fahrbetriebs
zu einer Überschreitung des definierten Wertebereichs kommen. Sofern sich diese
Überschreitungen auf den in Bild 5.11 weiß dargestellten Bereich beschränken, ist
die Vorgabe eines kleinen Werts für λ zur Entladung der Batterie ausreichend.
Wird allerdings die maximale Streckenlänge des Kennfelds bei entladener Batterie
überschritten, muss die Bestimmung von λ auf andere Weise erfolgen. Beispiels-
weise mittels der im nächsten Kapitel beschriebenen Regler-Methode, mit der sich
λ unabhängig von der noch zu fahrenden Strecke so bestimmen lässt, dass der
Batterieladezustand die untere Grenze nicht wesentlich unterschreitet.
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5.3.3 Regler-Methode

Ein weiterer Ansatz zur Bestimmung von λ ist eine Regelung des SoC nach
Bild 5.12, [117, 185, 191]. Je nachdem, ob der geforderte Sollwert SoCsoll

unter- oder überschritten wird, erhöht bzw. reduziert der Regler den Lagrange-
Multiplikator λ, was entsprechend zu einer Aufladung bzw. Entladung der Bat-
terie führt (vgl. Kapitel 5.3.2). Hier ist ein PI-Regler ausreichend, damit λ durch
Vorgabe eines Anfangswerts im zulässigen Wertebereich geführt wird. Die Ausle-
gung des Reglers erfolgt empirisch, sodass starke Oszillationen für λ und somit
häufige Gang- und Betriebsmoduswechsel weitgehend vermieden werden und der
SoC gleichzeitig möglichst gut der Sollwertvorgabe folgt [A10].

PI-Regler

SoC

SoC soll λSoC soll(z)z
Prädiktion

nTPK

PI-ReglerPrädiktion
z SoCsoll λ

SoC

Bild 5.12: Regelung des Batterieladezustands SoC mit dem Lagrange-Multiplikator λ
als Stellgröße und einem prädizierten Verlauf SoCsoll über den Weg z als
Sollwert.

Die Sollwertvorgabe erfolgt anhand einer Prädiktion des Batterieladezustands über
den zurückgelegten Weg z, wobei ggf. eine Anpassung an den aktuellen SoC wäh-
rend des Fahrbetriebs möglich ist. Im Rahmen dieser Arbeit werden zur Prädiktion
die in Bild 5.13 dargestellten Verläufe herangezogen. In Bild 5.13a) wird ausge-
hend vom SoC zu Beginn der Fahrt eine über die gesamte Fahrstrecke lineare
Entladung der Batterie angenommen. Hierzu muss lediglich die zu fahrende Stre-
ckendistanz bekannt sein bzw. prädiziert werden. Als Erweiterung dieses Ansatzes
erfolgt in Bild 5.13b) eine Anpassung an den tatsächlichen SoC, sodass bei einer
Überschreitung der Geraden aufgrund von Rekuperation neue lineare Verläufe be-
rechnet werden. Dies geschieht in jedem Abtastschritt, sobald der SoC die zuvor
bestimmte Gerade überschreitet. Des Weiteren lässt sich gemäß Bild 5.13c) ein op-
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Bild 5.13: Prädiktion von SoCsoll: a) linear Verlauf, b) linear Verlauf mit Anpassung
auf aktuellen SoC und c) optimierter Verlauf durch Optimierung mittels DP.
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timierter Verlauf SoC∗ als Sollwertvorgabe verwenden. Hierzu ist allerdings eine
Voroptimierung auf Basis eines Fahrzyklus erforderlich.

Neben den beiden Methoden zur Bestimmung der Lagrange-Multiplikatoren fin-
den jeweils auch unterschiedliche Prädiktionsmethoden Anwendung, die sich im
zugrunde gelegten Informationsgehalt über die zukünftige Fahrweise voneinander
unterscheiden und daher auch zu unterschiedlichen Kraftstoffverbräuchen führen.
Die jeweils mit den oben beschriebenen Prädiktionsmethoden zu erzielenden Kraft-
stoffverbräuche werden im folgenden Kapitel gegenübergestellt.

5.3.4 Gegenüberstellung der Prädiktionsmethoden

Die Gegenüberstellung der in Kapitel 5.3.2 und 5.3.3 beschriebenen Prädiktions-
methoden erfolgt anhand des Kraftstoffverbrauchs, der sich durch Simulationen
der ECMS mit den jeweiligen Methoden ergibt. Um hierbei die Abweichungen
der zugrunde gelegten Prädiktionen vom realen Fahrbetrieb zu berücksichtigen,
werden die Kraftstoffverbräuche für mehrere Fahrzyklen einer festgelegten Route
ausgewertet. Hierzu wurden zunächst 39 Fahrten einer ca. 80 km lange Route ver-
messen, woraus sich aufgrund der unterschiedlichen Verkehrssituationen und Fahr-
weisen auch unterschiedliche Fahrzyklen ergaben. Bild 5.14 zeigt die Minimal- und
Maximalwerte, zwischen denen die gemessenen Fahrzyklen verlaufen. Des Weiteren
ist der Mittelwert aus den Messungen sowie der zur betrachteten Route gehörende
Fahrzyklus aus Navigationsdaten [70] abgebildet. Sowohl der Mittelwert als auch
der aus den Navigationsdaten stammende Fahrzyklus werden zur Prädiktion her-
angezogen, wohingegen die tatsächlich gemessenen Fahrzyklen zur Auswertung des
Kraftstoffverbrauchs dienen.

Zur Verbrauchssimulation wird die ECMS auf ein quasistationäres Antriebsstrang-
modell mit den bereits in Tabelle 4.1 und 4.2 angegebenen Parametern angewen-
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Bild 5.14: Minimal-, Maximal- und Mittelwerte aus 39 gemessenen Fahrzyklen einer
festgelegten Route sowie der sich aus Navigationsdaten dieser Route erge-
bende Fahrzyklus [A10].



5.3 Betriebsstrategie 165

det. Auch in dieser Simulation wird das Fahrzeug durch Rekuperation abgebremst,
wobei die maximale Rekuperationsleistung auf 35 kW begrenzt ist.

Bild 5.15 zeigt die aus der Simulation resultierenden Durchschnitts-
Kraftstoffverbräuche für alle 39 Fahrzyklen und jeweils allen betrachteten
Prädiktionsmethoden. Zum Vergleich sind Simulationsergebnisse für den CD-CS-
Betrieb33 und einer offline Optimierung mittels DP angegeben. Die Ergebnisse zu
den einzelnen Fahrzyklen sind aufsteigend nach der entsprechend aufgebrachten
Antriebsenergie geordnet, sodass links eher konservative und rechts eher agilere
Fahrweisen der betrachteten Route abgebildet werden. Die aus der DP resultie-
renden Kraftstoffverbräuche stellen das theoretische Minimum dar, wohingegen
der CD-CS-Betrieb Fahrten ohne eine optimierungsbasierte Betriebsstrategie
wiedergibt.
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Bild 5.15: Simulationsergebnisse der ECMS: Durchschnitts-Kraftstoffverbräuche für je-
weils alle Fahrzylen und Prädiktionsmethoden.

Der geringste Kraftstoffverbrauch lässt sich mit dem Kennfeld als Prädiktions-
methode erzielen, wobei die auf den Mittelwert-Fahrzyklus ausgelegte Variante
bessere Ergebnisse liefert, die darüber hinaus nahezu den Ergebnissen der DP

33Zunächst vorwiegend elektrisch Fahren, bis der Batteriespeicher Entladen ist, und anschließend
unteres Ladungsniveau halten [225].
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entsprechen. Allerdings ist dieser Fahrzyklus in der Regel unbekannt, weshalb die-
se Variante eher für häufige Pendelfahrten infrage kommt, die entsprechend ver-
messen werden können (z. B. Arbeitsweg). Gebräuchlicher demgegenüber ist die
Auslegung auf Navigationsdaten, die zwar zu einem höheren Kraftstoffverbrauch
führt, dafür aber keine eigenen Messungen erfordert. Zur Anwendung beider Va-
rianten muss ein Fahrzyklus geschätzt und eine zeitaufwendige Voroptimierung
mittels der DP (hier ca. 2 Std.34) durchgeführt werden, weshalb sich diese Art der
ECMS-Umsetzung eher für im Vorfeld geplante Fahrten eignet.

Mit der Regler-Methode ergibt sich grundsätzlich ein höherer Kraftstoffver-
brauch als mit dem Kennfeld. Die besten Ergebnisse liefert diese Methode erwar-
tungsgemäß mit dem optimierten SoC∗-Verlauf als Sollwertvorgabe, die allerdings
auch auf einer Schätzung des Fahrzyklus und einer entsprechenden Voroptimie-
rung beruht. Hierzu wurde im Rahmen dieser Arbeit ebenfalls die DP angewen-
det. Da die Regler-Methode jedoch nur einen optimierten SoC∗-Verlauf erfordert,
lässt sich ebenfalls die in Kapitel 4.3.1 beschriebene Verfahrenskombination aus
DP und PMP anwenden und so eine deutlich reduzierte Berechnungszeit für die
Voroptimierung erzielen. Die beiden anderen Varianten der Regler-Methode erfor-
dern lediglich die Streckendistanz zur Bestimmung der Sollwertvorgabe. Hierbei
werden höhere Kraftstoffverbräuche hervorgerufen, wobei eine Verbrauchsreduzie-
rung durch Anpassung des Sollwertes nach den Rekuperationsphasen möglich ist.
Dies hängt allerdings davon ab, ob und wie stark rekuperiert wird. Da diese Me-
thode bzw. die letzten beiden Varianten weder einen Fahrzyklus noch eine Vorop-
timierung erfordern, ist eine Anwendung auch für spontan durchgeführte Fahrten
möglich.

Tabelle 5.6 gibt eine Übersicht über die oben betrachteten Betriebsstrategien und
die zur Umsetzung erforderlichen Informationen. Darüber hinaus sind die mittleren
prozentualen Abweichungen der jeweiligen Kraftstoffverbräuche vom theoretischen
Optimum (offline DP) angegeben. Im Allgemeinen zeigen die Simulationsergebnis-
se, dass mit der ECMS selbst bei geringer Information über die zu fahrende Strecke
ein deutlich niedrigerer Kraftstoffverbrauch erzielt wird als ohne optimierungsba-
sierten Ansatz im CD-CS-Betrieb. Grundsätzlich gilt, dass je mehr Informationen
über die Fahrstrecke vorliegen, desto mehr lässt sich der Kraftstoffverbrauch redu-
zieren. Die Prädiktionsmethoden mit einer Voroptimierung auf einen geschätzten
Fahrzyklus erzielen tendenziell bessere Ergebnisse, wobei diesbezüglich Messun-
gen der tatsächlichen Fahrweise den geringsten Kraftstoffverbrauch ermöglichen.
Bezüglich der Regler-Methoden mit linearer Soll-Entladekurve ist die Variante
mit Adaption auf den aktuellen SoC vorteilhafter, da bei gleichen Informationen

34Die Optimierungen wurden auf einem gewöhnlichen Desktop-PC ausgeführt: Intel-Core i5
(3,4GHz) und 16 GB Arbeitsspeicher.
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Tabelle 5.6: Übersicht über die betrachteten Betriebsstrategien und Zusammenfassung
der Simulationsergebnisse aus Bild 5.15.

Betriebs-
strategie

Prädiktions-
methode Vorgaben Abweichungen zum

min. Verbrauch* ( )

ECMS mit
Bellmanscher
Funktions-
gleichung

Voroptimierung
mittels DP
(Kennfeld)

Mittlerer
Fahrzyklus 0,6 % ( )

Fahrzyklus aus
Navigationsdaten 3,8 % ( )

ECMS mit
Regler-
Methode

Voroptimierung
(SoC-Verlauf)

Mittlerer
Fahrzyklus 6,9 % ( )

Lineare Soll-Ent-
ladekurve mit
Adaption auf
aktuellen SoC Streckendistanz

8,7 % ( )

Lineare Soll-Ent-
ladekurve 10,1 % ( )

CD-CS-
Betrieb - - 17,4 % ( )

* Mittlere prozentuale Zunahme der durch die jeweiligen Methoden erzielten Kraftstoff-
verbräuche bezogen auf den Mittelwert des theoretisch minimal möglichen Kraftstoff-
verbrauchs aus der DP (Offline-Optimierung).

über die Fahrstrecke geringere Kraftstoffverbräuche erzielt werden und der Imple-
mentierungsmehraufwand für die Adaption nur geringfügig höher ist. Der Vorteil
der Regler-Methode mit optimierter Soll-Entladekurve gegenüber dem kennfeldba-
sierten Ansatz resultierend aus der Bellmanschen Funktionsgleichung liegt darin,
dass die Voroptimierung nicht notwendigerweise mittels der DP durchgeführt wer-
den muss. Somit lassen sich auch andere Optimierungsverfahren anwenden, deren
Berechnungsaufwand für die Voroptimierung deutlich geringer ist (z. B. die in
Kapitel 4.3.1 beschriebene Verfahrenskombination aus DP und PMP).

Da die ECMS auf ein quasistationäres Antriebsstrangmodell angewendet wurde,
das darüber hinaus identisch zu dem im ECMS-Algorithmus verwendeten Modell
ist, liegen die sich ergebenden Kraftstoffverbräuche zum Teil sehr nahe an dem
mittels der DP berechneten theoretischen Minimum. In der Praxis jedoch weist
das im Algorithmus zugrunde gelegte Modell Abweichungen gegenüber dem realen
Antriebsstrang auf (unter anderem auch aufgrund der vernachlässigten Antriebs-
strangdynamik), sodass insgesamt höhere Kraftstoffverbräuche zu erwarten sind.
Dennoch kann davon ausgegangen werden, dass die grundlegenden Tendenzen, mit
der die Ergebnisse der verschiedenen Prädiktionsmethoden im Verhältnis stehen,
erhalten bleiben.
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Die zur Anwendung der ECMS erforderlichen Informationen über die Fahrstrecke
lassen sich mittels eines Navigationssystems bestimmen. Dies bedingt allerdings,
dass der Fahrer die zur beabsichtigten Fahrstrecke zugehörigen Daten manuell in
das System eingibt. Darüber hinaus sind auch automatisierte Verfahren denkbar,
die häufig gefahrene Strecken (z. B. Arbeitsweg) erkennen und vermessen, sodass
die daraus resultierenden Daten an den ECMS-Algorithmus übergeben werden
können.

Die Untersuchungen der ECMS hinsichtlich verschiedener Auslegungen bzw. Me-
thoden zur Streckenprädiktion erfolgten aufgrund der geringen Berechnungs-
dauer sowie der einfacheren Anwendung offline mit einem quasistationären An-
triebsstrangmodell. Grundsätzlich lässt sich die ECMS aber auch mit dynami-
schen Antriebsstrangmodellen simulieren und somit in die HIL-Simulation ge-
mäß Kapitel 5.1 einbinden. Hierbei muss insbesondere die Dauer der Gang- und
Betriebsmodus-Wechsel berücksichtigt werden, sodass ein zu häufiges Umschalten
durch die ECMS vermieden wird. Darüber hinaus lassen sich die hier betrachteten
Untersuchungen der ECMS auch auf andere Antriebsstrangkonzepte bzw. auf die
in Kapitel 4.1 definierten Grundkonzepte anwenden.



6 Bewertung des hybridelektrischen
Antriebskonzepts

Die Vorgehensweise zur modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben
umfasst gemäß Bild 6.1 ebenso eine Bewertung von Getrieben hinsichtlich des Po-
tenzials zur Kraftstoffeinsparung. Hierzu wird das aus der Systematik resultierende
Multi-Mode-Getriebe mit einem Referenzgetriebe verglichen, indem die für vorde-
finierte Betriebsszenarien zu erzielenden Kraftstoffverbräuche anhand von Simula-
tionen bestimmt und im Rahmen einer Verbrauchsanalyse ausgewertet werden. Zur
Antriebsstrangmodellierung dienen die in Kapitel 3 beschriebenen Ansätze, wobei
insbesondere die Getriebeverluste möglichst genau abgebildet werden müssen. Nur
so lässt sich die Leistungsfähigkeit der unterschiedlichen Getriebekonzepte in der
Simulation sinnvoll untersuchen.

Im Rahmen dieser Arbeit erfolgt die Bewertung des in Kapitel 4.6 beschriebenen
neuen Multi-Mode-Getriebes. Für die vergleichende Bewertung werden in Kapi-
tel 6.1 zunächst das Referenzgetriebe festgelegt und die Spezifikationen der zu ver-
gleichenden Getriebekonzepte gegenübergestellt. Die entsprechenden Verbrauchs-
simulationen erfordern im Vorfeld festgelegte Betriebsszenarien, d. h. eine Defini-
tion der Betriebsweisen des Fahrzeugs bezüglich der Betriebsstrategie, Anfangsla-
dezustände des Batteriespeichers und Fahrzyklen. Sowohl die zugrunde gelegten
Betriebsszenarien als auch die Kriterien zur Bewertung der Simulationsergebnisse

Spezifikationen und Fahrzyklen

Antriebsstrang-
und Getriebe-
modellierung

Konzeptionelle 
Getriebe-

entwicklung

Bewertung

1. Verbrauchssimulation

Verbrauchsanalyse

Betriebs-
szenarien

Referenz-
getriebe

Antriebs-
strang-

steuerung

Getriebe-
synthese

Bild 6.1: Bewertung von Getriebekonzepten als Bestandteil der Gesamtsystematik zur
modellgestützten Entwicklung von Multi-Mode-Getrieben.
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sind in Kapitel 6.2 dargestellt. Abschließend erfolgt in Kapitel 6.3 die finale Ver-
brauchsanalyse, bei der alle Verbrauchswerte zusammengefasst und ausgewertet
werden.

6.1 Gegenüberstellung der Getriebespezifikationen
Als Referenzgetriebe dient das Multi-Mode-Getriebe [60] des Mitsubishi Outlan-
der (vgl. Bild 2.3), das über jeweils einen Gang für den Elektro- und Verbren-
nungsmotor verfügt. Die entsprechenden Übersetzungsverhältnisse sind so ausge-
legt, dass der Verbrennungsmotor nur bei höheren Fahrzeuggeschwindigkeiten als
direkter Antrieb genutzt werden kann. Daher ist zum Anfahren bei entladenem
Batteriespeicher ein Generator erforderlich, der vom Verbrennungsmotor angetrie-
ben die zum elektrischen Fahren benötigte Energie erzeugt. Tabelle 6.1 stellt die
wesentlichen Getriebespezifikationen der zu vergleichenden Multi-Mode-Getriebe
gegenüber. Da das Referenzgetriebe nur über einen Gang in jedem Betriebsmo-
dus verfügt, ist es deutlich einfacher aufgebaut und weist daher ein vergleichswei-
se geringes Gewicht auf. Allerdings erfordert das Getriebekonzept einen zweiten
elektrischen Antrieb als Generator, weshalb das Gesamtgewicht von Getriebe und
Generator etwas höher ausfällt als das Gewicht des neuen Multi-Mode-Getriebes.
Dieses verfügt über nur einen elektrischen Antrieb und je zwei Gänge für jeden
Betriebsmodus. Um den Einfluss der Getriebekomplexität auf den Kraftstoffver-
brauch abzubilden, werden in den jeweiligen Getriebemodellen Messungen der Ge-
triebewirkungsgrade berücksichtigt.

Für den Vergleich der beiden Getriebe werden identische Verbrennungsmotoren,
Batteriespeicher und Fahrdynamikeigenschaften angenommen, sodass die Ver-

Tabelle 6.1: Grundlegende Getriebespezifikationen der zur Bewertung herangezogenen
Multi-Mode-Getriebe.

Neues Multi-Mode-Getriebe
(vgl. Bild 4.20)

Referenzgetriebe
(vgl. Bild 2.3)

Verfügbare
Betriebsmodi

•2xEM
•2xPARM
•2xPARn

•1xEM
•1xPARM
•1xSER

Elektrische
Antriebe

•125 kW Motor •125 kW Motor
•75 kW Generator (29 kg)

Gewicht •74 kg •48 kg
Getriebe-
verluste

Wirkungsgradmessungen
in Bild 4.21

Wirkungsgradmessungen
in Bild 3.38
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brauchsunterschiede in der Simulation ausschließlich auf das jeweilige Getriebe-
konzept und die angewendete Betriebsstrategie zurückzuführen sind. Konkret wer-
den hierfür die schon bei der konzeptionellen Getriebeentwicklung in Kapitel 4.5
zugrunde gelegten Fahrzeugspezifikationen verwendet (vgl. Tabelle 4.1). Die Über-
setzungsverhältnisse des Referenzgetriebes entsprechen denen der Auslegung des
Herstellers und ermöglichen die Einhaltung der in Kapitel 4.5.1 festgelegten Grenz-
werte und Nebenbedingungen bezüglich des Fahrzeugbetriebs.

6.2 Betriebsszenarien und Bewertungskriterien
Die Verbrauchssimulationen für die Multi-Mode-Getriebe erfolgen auf Grundlage
der in Tabelle 6.2 angegebenen Betriebsszenarien. Diese legen hauptsächlich die
in der Simulation betrachteten Fahrzyklen und Anfangsladezustände des Batte-
riespeichers fest. Neben dem WLTP-Testverfahren aus Kapitel 2.2 werden einfa-
che Fahrten diverser Fahrzyklen mit jeweils zu Beginn der Fahrt vollständig ge-
oder entladenem Batteriespeicher betrachtet. Beim WLTP-Verfahren dient der
mit Nutzfaktoren gewichtete Kraftstoffverbrauch als Bewertungskriterium, wohin-
gegen bei den anderen Szenarien der auf die gesamte Fahrstrecke bezogene Durch-
schnittskraftstoffverbrauch herangezogen wird. In jedem Betriebsszenario lässt sich
entweder eine optimierungs- oder regelbasierte Betriebsstrategie auf die Antriebs-
stränge der jeweiligen Multi-Mode-Getriebe anwenden. Das neue Multi-Mode-
Getriebe wird ausschließlich mit optimierungsbasierter Betriebsstrategie betrie-
ben, wohingegen beim Referenzgetriebe beide Möglichkeiten in Betracht gezogen
werden. Bei einem Vergleich beider Getriebe mit optimierter Betriebsweise ergibt
sich jeweils der minimal mögliche Kraftstoffverbrauch, sodass die Verbrauchsunter-
schiede ausschließlich auf die vorliegenden Getriebekonfigurationen zurückführen

Tabelle 6.2: Betriebsszenarien, Bewertungskriterien und Betriebsstrategien für die Ver-
gleiche zwischen den betrachteten Multi-Mode-Getrieben.

Bewertungs-
kriterium

B
et

ri
eb

s-
st

ra
te

gi
e

Betriebsszenarien

optimierungs-
basiert (DP)
regelbasiert
(CD-CS)

WLTP-
Testverfahren

Geladene Batterie 
(Entladung)

Entladene Batterie
(Ladungserhaltung)

Nach Verfahren 
in Kapitel 2.2

Durchschnitts-
kraftstoffverbrauch

Durchschnitts-
kraftstoffverbrauch

Ref Neu Ref Neu Ref Neu

Ref Ref Ref

Vergleich der Multi-Mode-Getriebe
Vergleich der real vorliegenden Systeme

Simulation mit Referenzgetriebe
Simulation mit neuem Getriebe

2.2
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sind. Auf diese Weise lässt sich insbesondere der Einfluss einer Mehrgängigkeit
bewerten. Da das reale Referenzfahrzeug über eine regelbasierte Betriebsstrate-
gie verfügt, erfolgt zusätzlich ein Vergleich mit dem Referenzgetriebe und einer
regelbasierten Betriebsstrategie. Hierdurch lässt sich der Einfluss der optimierten
Betriebsstrategie auf den Kraftstoffverbrauch bewerten.

Die Verbrauchssimulationen erfolgen mittels quasistationärer Antriebsstrangmo-
delle, sodass keine Getriebesteuerungen erforderlich und die Simulationen mit mög-
lichst geringem Zeitaufwand umsetzbar sind. Eine Validierung der jeweiligen Ge-
triebemodelle anhand von Messdaten wurde bereits im Rahmen der Anwendungs-
beispiele in Kapitel 3.3.5 und 4.6 beschrieben. Als optimierungsbasierte Betriebs-
strategie dient die DP, wobei diese speziell beim WLTP-Testverfahren aufgrund des
bei der Testprozedur zugrunde liegenden CD-CS-Betriebs nur zur Ladungserhal-
tung angewendet wird. Bei den anderen Betriebsszenarien erfolgt die Anwendung
der DP regulär für den vorliegenden Anfangswert des Batterieladezustands. Für
das Referenzgetriebe wird als regelbasierte Betriebsstrategie der CD-CS-Betrieb
umgesetzt. Hierbei wird zunächst zur Entladung der Batterie elektrisch gefahren
und der Verbrennungsmotor nur zugeschaltet, wenn das Drehmoment des elektri-
schen Antriebs nicht ausreicht. Sobald die Batterie entladen ist, wird das untere
Ladungsniveau durch verbrennungsmotorisches Fahren bzw. den seriellen Hybrid-
betrieb gehalten.

6.3 Verbrauchsanalyse
In diesem Kapitel erfolgen die Verbrauchsanalysen für die in Tabelle 6.2 definier-
ten Vergleiche zwischen den Kombinationen aus Multi-Mode-Getriebe und Be-
triebsstrategie. Zunächst werden zu jedem Betriebsszenario die aus den jeweiligen
Simulationen resultierenden Kraftstoffverbräuche gegenübergestellt. Abschließend
erfolgt auf Basis einer Zusammenfassung dieser Ergebnisse die finale Bewertung
des neuen Multi-Mode-Getriebes.

Unterschiedliche Anfangsladezustände der Batterie

Bild 6.2 zeigt für diverse Fahrzyklen die aus der Simulation hervorgehenden Kraft-
stoffverbräuche und die mit dem neuen Multi-Mode-Getriebe zu erzielenden pro-
zentualen Kraftstoffeinsparungen. Neben den eigenen Fahrzyklen ife-80 und ife-200
(vgl. Bild 4.17) werden auch Normzyklen betrachtet, wobei diese entsprechend ei-
ner Fahrstrecke von ca. 100 km wiederholt werden. Auf diese Weise lässt sich
sicherstellen, dass die elektrische Reichweite des Fahrzeugs überschritten und der
Batteriespeicher vollständig entladen wird.
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Die bei geladenem Batteriespeicher und mit optimierungsbasierten Betriebs-
strategien erzielten Kraftstoffeinsparungen im linken Teil von Bild 6.2a) fallen
teilweise negativ aus. Dies begründet sich durch die höheren Getriebeverluste des
neuen und komplexeren Multi-Mode-Getriebes, die insbesondere beim rein elek-
trischen Fahren den Vorteil der Zweigängigkeit gegenüber dem eingängigen Ge-
triebe kompensieren (vgl. Anhang A.16). Hierdurch reduziert sich die elektrische
Reichweite und der Verbrennungsmotor muss vermehrt genutzt werden. Da bei

Regelbasierte BS 
für das Referenzgetriebe

Optimierungsbasierte BS 
für beide Getriebe
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Bild 6.2: Simulationsergebnisse für die Kraftstoffverbräuche mit einer anfänglich a) ge-
ladenen (SoC0 = 80 %) und b) entladenen (SoC0 = 30 %) Batterie. Links:
Optimierungsbasierte Betriebsstrategien für beide Getriebe. Rechts: Neues
Getriebe mit optimierungsbasierter und Referengetriebe mit regelbasierter Be-
triebsstrategie. Die bei den Normzyklen angegebenen Faktoren geben die An-
zahl der für eine Fahrstrecke von ca. 100 km erforderlichen Zykluswiederho-
lungen an.
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geladenem Batteriespeicher ein Teil der Strecke rein elektrisch gefahren wird und
die Getriebeübersetzungen nicht für alle Fahrzyklen optimal ausgelegt sind, lassen
sich in manchen Fällen mit dem eingängigen Referenzgetriebe geringere Kraft-
stoffverbräuche erzielen als mit dem neuen Getriebe, sofern optimierungsbasierte
Betriebsstrategien zum Tragen kommen.

Bei entladenem Batteriespeicher liegen gemäß dem linken Teil von Bild 6.2b)
selbst unter Berücksichtigung der Getriebeverluste weitgehend positive Kraftstoff-
einsparungen vor. Aufgrund der entladenen Batterie erfolgt der Fahrzeugantrieb
überwiegend mit dem Verbrennungsmotor, wobei sich dieser mit der Zweigängig-
keit des neuen Multi-Mode-Getriebes effizienter betreiben lässt. Bei den meisten
Fahrzyklen überwiegt daher dieser Vorteil gegenüber dem Nachteil der im Ver-
gleich mit dem eingängigen Referenzgetriebe erhöhten Getriebeverluste.

Ohne Berücksichtigung der Getriebeverluste ergeben sich für alle Fahrzyklen
durchweg positive und deutlich höhere Kraftstoffeinsparungen. Dieser signifikan-
te Einfluss der Getriebeverluste ist auf die ohnehin geringen Kraftstoffverbräuche
zurückzuführen, die mit den Multi-Mode-Getrieben und optimierungsbasierten Be-
triebsstrategien erzielt werden. Die vergleichsweise geringen Verbrauchsunterschie-
de zwischen den Getrieben fallen hierbei stark ins Gewicht, sodass sich zum Teil
große prozentuale Unterschiede ergeben.

Im rechten Teil von Bild 6.2 sind die Kraftstoffeinsparungen des neuen Getriebes
mit optimierungsbasierter Betriebsstrategie gegenüber dem Referenzgetriebe mit
regelbasierter Betriebsstrategie dargestellt. Aus den hohen Kraftstoffeinsparungen
lässt sich schließen, dass die optimierungsbasierte Betriebsstrategie wesentlich zum
geringen Kraftstoffverbrauch beiträgt. Im Umkehrschluss ermöglicht die Mehrgän-
gigkeit des neuen Multi-Mode-Getriebes eher geringe Kraftstoffeinsparungen. Hier-
durch plausibilisiert sich auch die bei der Getriebeoptimierung zugrunde gelegte
Annahme, dass die Getriebeverluste bei einem dreigängigen Multi-Mode-Getriebe
den Vorteil gegenüber einer niedrigeren Ganganzahl weitgehend aufheben (vgl.
Kapitel 4.5.2).

WLTP-Testverfahren

Bild 6.3 zeigt die nach dem WLTP-Testverfahren ermittelten Kraftstoffverbräu-
che sowie die sich daraus ergebenden prozentualen Kraftstoffeinsparungen. Bei
diesem Testverfahren setzt sich der finale Kraftstoffverbrauch aus den im CD- und
CS-Modus erzielten Teilverbräuchen zusammen, indem diese entsprechend sta-
tistischer Nutzfaktoren gewichtet und aufaddiert werden (vgl.Kapitel 2.2.1). Der
CS-Modus ist identisch zum Betriebsszenario mit entladenem Batteriespeicher,
wohingegen sich der CD-Modus vom Betriebsszenario mit geladenem Batterie-
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Bild 6.3: Simulationsergebnisse für die Kraftstoffverbräuche nach dem WLTP-
Testverfahren (SoCmax = 80 % und SoCmin = 30 %).

speicher nur darin unterscheidet, dass die Batterie zunächst durch ausschließlich
elektrisches Fahren entladen wird. Die Anwendung der optimierungsbasierten Be-
triebsstrategie (DP) beschränkt sich bei diesem Testverfahren daher auf die Phasen
mit entladener Batterie.

Aus dem Vergleich mit optimierungsbasierten Betriebsstrategien (Bild 6.3, links)
geht ein um 1, 7 % höherer Kraftstoffverbrauch für das neue Multi-Mode-Getriebe
hervor. Ähnlich wie beim Betriebsszenario mit geladenem Batteriespeicher ergibt
sich mit dem neuen Getriebe im WLTP-Zyklus bzw. CD-Modus ein höherer Kraft-
stoffverbrauch, was auf die reduzierte elektrische Reichweite aufgrund der höheren
Getriebeverluste zurückzuführen ist (vgl. Anhang A.16). Zwar lässt sich im CS-
Modus mit der Zweigängigkeit des neuen Getriebes ein geringerer Kraftstoffver-
brauch erzielen (vgl. Bild 6.2b)), jedoch reicht dieser Unterschied unter Berück-
sichtigung der Gewichtung mit den Nutzfaktoren nicht für eine Einsparung im
Gesamtverbrauch aus. Unter der Annahme von idealen Getrieben würde sich eine
Kraftstoffeinsparung von ca. 6, 6 % ergeben, was den Einfluss der Getriebeverlus-
te auf den Kraftstoffverbrauch verdeutlicht. Darüber hinaus zeigt der Vergleich
zur Referenz mit regelbasierter Betriebsstrategie (Bild 6.3, rechts), dass allein mit
einer optimierungsbasierten Betriebsstrategie eine signifikante Verbrauchreduzie-
rung möglich ist.

Zusammenfassung

Tabelle 6.3 fasst die Ergebnisse aus Bild 6.2 und 6.3 zusammen. Die angegebenen
Werte entsprechen den theoretischen Kraftstoffeinsparungen, die sich mit dem neu-
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Tabelle 6.3: Zusammenfassung der mit dem neuen Multi-Mode-Getriebe erzielten
Kraftstoffeinsparungen aus Bild 6.2 und 6.3 sowie der Vergleich zwischen
optimierungs- und regelbasierter Betriebsstrategie beim Referenzgetriebe.

Betriebsszenarien
WLTP-

Testverfahren
Geladene Batterie 

(Entladung)
Entladene Batterie
(Ladungserhaltung)

Min: –3,1 %
Max: 3,9 %
Mittel: 0,9 %

Min: –0,5 %
Max: 5,9 %
Mittel: 3,1 %

Min: 11,2 %
Max: 22,0 %
Mittel: 16,8 %

Min: 10,3 %
Max: 21,6 %
Mittel: 15,9 %

–1,7 %

11,6 %

Neu

Ref

Betriebs-
strategie

Ge-
triebe

OB

Neu

Ref

OB

OB
RB

*

**

13,0 %
Min: 11,6 %
Max: 20,8 %
Mittel: 16,0 %

Min: 9,9 %
Max: 16,8 %
Mittel: 13,3 %
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***Kraftstoffeinsparung gegenüber regelbasierter Betriebsstrategie

Vergleich der Betriebsstrategien

Vergleich der Multi-Mode-GetriebeSimulation mit Referenzgetriebe
Vergleich der real vorliegenden SystemeSimulation mit neuem Getriebe

en und zweigängigen Multi-Mode-Getriebe gegenüber dem eingängigen Referenz-
getriebe erzielen lassen. Im Vergleich mit optimierungsbasierten Betriebsstrategien
für beide Getriebe ergibt sich mit dem neuen Multi-Mode-Getriebe im WLTP-
Testverfahren ein höherer Kraftstoffverbrauch. Dies ist ebenso bei bestimmten
Fahrzyklen im Rahmen der anderen Betriebsszenarien der Fall, wobei die über
alle Fahrzyklen gemittelten Einsparungen mit 0,9 % bzw. 3,1 % positiv ausfallen.
Gegenüber dem Referenzgetriebe mit einer regelbasierten Betriebsstrategie erge-
ben sich mit dem neuen Multi-Mode-Getriebe in allen Betriebsszenarien Kraft-
stoffeinsparungen von mehr als 10 %. Hierbei handelt es sich um das theoreti-
sche Einsparpotenzial im Hinblick auf das reale Referenzfahrzeug, das über eine
regelbasierte Betriebsstrategie verfügt. Der Einfluss einer optimierungsbasierten
Betriebsstrategie zeigt sich anhand des Vergleichs zwischen dem Referenzgetrie-
be mit optimierungs- und regelbasierter Betriebsstrategie. Abgesehen von dem
WLTP-Testverfahren ergeben sich hierbei Einsparungen, die im Mittel leicht un-
ter denen des neuen Multi-Mode-Getriebes liegen. Hieraus lässt sich schließen, dass
die Betriebsstrategie ein weitaus höheres Potential zu Kraftstoffeinsparung bietet
als die Mehrgängigkeit des Getriebes.

Zusammenfassend gehen aus der modellgestützten Verbrauchsanalyse für das neue
Multi-Mode-Getriebe die folgenden Punkte hervor:
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• Der Vergleich zwischen den Getrieben mit jeweils optimierungsbasierter
Betriebsstrategie zeigt, dass die Zweigängigkeit des neuen Multi-Mode-
Getriebes eher geringe Verbrauchsvorteile ermöglicht. Dies begründet sich
durch die gegenüber dem eingängigen Getriebe höheren Verluste, die den
Verbrauchsvorteil der Zweigängigkeit zum Teil aufheben. Besonders in Be-
triebsszenarien mit hohem Anteil elektrischen Fahrens führen die Verluste
im Vergleich zum Referenzgetriebe sogar zu einer Verbrauchserhöhung, da
geringere elektrische Reichweiten erzielt werden (siehe Anhang A.16) und der
Verbrennungsmotor früher zugeschaltet werden muss. Im verbrennungsmo-
torischen Betrieb fallen die Verluste der Zweigängigkeit weniger ins Gewicht,
sodass tendenziell Verbrauchsvorteile erzielt werden.

• Die Verwendung einer optimierungsbasierten Betriebsstrategie trägt deutlich
und im Wesentlichen mehr als die Zweigängigkeit zu einer Verbrauchsredu-
zierung bei, was aus den beiden Vergleichen zwischen optimierungs- und
regelbasierter Betriebsstrategie für das neue und das Referenzgetriebe bzw.
nur für das Referenzgetriebe hervorgeht (siehe letzte beiden Zeilen in Tabel-
le 6.3).

• Bei einigen Betriebsszenarien und Fahrzyklen ergeben sich mit dem neuen
Multi-Mode-Getriebe höhere Kraftstoffverbräuche als mit dem Referenzge-
triebe. Hierbei ist zu berücksichtigen, dass die Getriebeoptimierung bzw. Ge-
triebeauslegung (siehe Kapitel 4.5) auf einer Mittelung der Ergebnisse aus
mehreren Fahrzyklen beruht. Insbesondere beim WLTP-Testverfahren führt
dies zu einer Verbrauchserhöhung. Eine Optimierung auf das konkrete Test-
verfahren oder auf einen konkreten Fahrzyklus würde für den entsprechenden
Fall zu besseren Ergebnissen führen.





7 Zusammenfassung und Ausblick

Diese Arbeit beschreibt eine Systematik zur modellgestützten Entwicklung von
Multi-Mode-Getrieben für hybridelektrische Fahrzeuge, mit der sich unter Vorga-
be von grundlegenden Fahrzeugspezifikationen sowie für den Betrieb vorgesehene
Antriebsstrangkomponenten ein Funktionskonzept für ein Multi-Mode-Getriebe
entwickeln lässt. Dieses dient als Grundlage für die Getriebesynthese zur kon-
struktiven Getriebeentwicklung und definiert die verfügbaren Betriebsmodi, Gang-
anzahlen und Übersetzungsverhältnisse des Getriebes. Die Systematik wurde im
Rahmen dieser Arbeit zur Entwicklung eines neuen Multi-Mode-Getriebes ange-
wendet, wobei die Ergebnisse der Getriebesynthese als gegeben betrachtet wurden.
Neben der Getriebeentwicklung umfasst die Systematik auch die Entwicklung ei-
ner für den Fahrbetrieb erforderlichen Antriebsstrangsteuerung sowie eine mo-
dellbasierte Bewertung hinsichtlich des zu erzielenden Kraftstoffverbrauchs. Beide
Schritte wurden jeweils für das neu entwickelte Multi-Mode-Getriebe durchge-
führt. Die einzelnen Schritte der modellgestützten Systematik sowie die dabei im
Rahmen dieser Arbeit erarbeiten Methoden und Ergebnisse sind im Folgenden
zusammengefasst:

• Als Grundlage für die gesamte Systematik wurde ein Ansatz zur
Antriebsstrang- und Getriebemodellierung entwickelt. Hierzu wurden
zunächst einfache und generische Teilmodelle für den Verbrennungsmotor,
den elektrischen Antrieb, den Batteriespeicher und die Fahrdynamik defi-
niert, die jeweils die Verlustleistung berücksichtigen und sich mit oder ohne
Systemdynamik erstellen lassen. Für die Getriebemodellierung wurde die
modifizierte Knotenanalyse herangezogen, die auf Basis einer einheitlichen
Beschreibung des Getriebes eine automatische Erzeugung verschiedener
Modelltypen ermöglicht. Diese unterscheiden sich im Detaillierungsgrad
hinsichtlich der Abbildung der Verlustleistung, der Systemdynamik und
des Getriebeaufbaus. Mit dem bezüglich der Antriebsstrangkomponenten
modularen Modellierungsansatz in Kombination mit der automatischen
Erzeugung von Getriebemodellen lassen sich mit geringen Arbeits- und
Zeitaufwand beliebige Antriebsstrang- und Getriebekonfigurationen model-
lieren und gleichzeitig die Detaillierungsgrade der Modelle an die jeweiligen
Entwicklungsaufgaben anpassen.
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• Im Rahmen der konzeptionellen Getriebeentwicklung wurde ein neues
Multi-Mode-Getriebe im Zusammenhang mit dem zugrundeliegenden For-
schungsverbundprojekt PHEVplus entwickelt. Gemäß der Systematik erfolg-
te zunächst eine Definition allgemeiner Grundkonzepte von hybridelektri-
schen Antriebssträngen mit Multi-Mode-Getriebe, die jeweils anhand eines
vereinfachten Getriebeaufbaus die möglichen Kopplungen von Verbrennungs-
motor und elektrischen Antrieben vorgeben und als Grundlage für eine Ge-
triebeoptimierung dienen. Zur Beschreibung der Optimierungsmethoden und
als Anwendungsbeispiel für die Systematik wurde ein Grundkonzept aus-
gewählt, das nur einen elektrischen Antrieb erfordert und eine gemeinsa-
me Mehrgängigkeit für den Verbrennungs- und Elektromotor aufweist. An-
hand eines entsprechenden Antriebsstrangmodells konnten durch Minimie-
rung des Kraftstoffverbrauchs die Ganganzahl und Übersetzungsverhältnisse
optimiert werden, wobei gemäß den Optimierungsergebnissen ein zweigängi-
ges Multi-Mode-Getriebe den besten Kompromiss zwischen Verbrauchsvor-
teil und Getriebekomplexität bietet. Auf Grundlage des hieraus resultieren-
den Funktionskonzepts wurde im Rahmen des Forschungsverbundprojekts
PHEVplus [V15] ein neues Multi-Mode-Getriebe entwickelt. Dieses wurde
vom Projektpartner aufgebaut und hinsichtlich des Wirkungsgrads vermes-
sen. Anhand des hierbei vorliegenden Getriebeaufbaus sowie den dazuge-
hörigen Messungen ließen sich detailliertere Getriebemodelle zur weiteren
Anwendung der in dieser Arbeit entwickelten Systematik erzeugen.

• Für das neue Multi-Mode-Getriebe wurde eine Antriebsstrangsteuerung
entwickelt, die eine Getriebesteuerung und eine Echtzeit-Betriebsstrategie
umfasst. Die Getriebesteuerung dient der zugkraftunterbrechungsfreien
Gang- und Betriebsmodusumschaltung. Hierzu wurde eine Schaltstrategie
entwickelt, mit der sich die Schaltabläufe bzw. die Steuersignale der Schalt-
elemente und Antriebe für jede mögliche Umschaltung planen lassen. Zur
Erprobung der Schaltstrategie diente eine HIL-Simulation, wobei zusätzlich
gezeigt wurde, dass die aus der Systematik resultierenden Antriebsstrang-
und insbesondere Getriebemodelle echtzeitfähig sind und die Systemdyna-
mik ausreichend genau abbilden. Die Betriebsstrategie dient zur Auswahl
eines Gangs und Betriebsmodus, die von der Getriebesteuerung umgesetzt
werden sollen. Hierzu wurde die optimierungsbasierte Methode „Equivalent
Consumption Minimization Strategy“ (ECMS) betrachtet und bezüglich des
zu erzielenden Kraftstoffverbrauchs analysiert. Die Verbrauchsauswertungen
erfolgten für eine Vielzahl gemessener Fahrzyklen einer ausgewählten Fahr-
strecke und für unterschiedliche Methoden zur Prädiktion der zukünftigen
Fahrweise bzw. der damit einhergehenden Antriebsstranggrößen. Es zeigte



181

sich, dass Prädiktionsmethoden mit einer Voroptimierung auf Basis eines
repräsentativen Fahrzyklus die besten Ergebnisse erzielen. Methoden, die
lediglich eine Prädiktion der Streckendistanz erfordern, führen zwar zu hö-
heren Kraftstoffverbräuchen, erzielen aber dennoch bessere Ergebnisse als
eine regelbasierte Betriebsstrategie.

• Im Rahmen einer Bewertung wurde das neue Multi-Mode-Getriebe einem
weniger komplexen und eingängigen Multi-Mode-Getriebe gegenübergestellt.
Hierzu erfolgte ein Vergleich auf Basis von Verbrauchssimulationen der ent-
sprechenden Antriebsstränge, wobei für beide Getriebe jeweils identische An-
triebe, Fahrdynamikeigenschaften und Batteriespeicher angenommen wur-
den. Um den Nachteil des neuen und komplexeren Multi-Mode-Getriebes
aufgrund höherer Verluste und höheren Gewichts nicht zu vernachlässigen,
wurden entsprechende Messungen in den Getriebemodellen berücksichtigt.
Die Verbrauchsanalyse ergab, dass sich mit dem neuen und zweigängigen
Multi-Mode-Getriebe größtenteils ein geringerer Kraftstoffverbrauch erzielen
lässt als mit dem eingängigen Multi-Mode-Getriebe. Des Weiteren stellte sich
heraus, dass die Zweigängigkeit des neuen Getriebes aufgrund der höheren
Getriebeverluste zu eher geringen Kraftstoffeinsparungen führt, wohingegen
eine optimierungsbasierte Betriebsstrategie im Vergleich zu einer regelbasier-
ten Betriebsstrategie signifikante Kraftstoffeinsparungen ermöglicht.

Die im Rahmen der konzeptionellen Getriebeentwicklung vorgenommene Getriebe-
optimierung erfolgte lediglich für eines der in dieser Arbeit beschriebenen Grund-
konzepte, sodass der Suchraum bezüglich der verfügbaren Betriebsmodi bzw. der
möglichen Kopplungen von Verbrennungs- und Elektromotor eingegrenzt wurde.
Durch Anwendung der Getriebeoptimierung auf die anderen Grundkonzepte könn-
ten die entsprechenden Betriebsmodi mit in die Optimierung einbezogen werden,
wodurch sich möglicherweise eine Getriebe- bzw. Antriebsstrangkonfiguration er-
gibt, mit der noch höhere Kraftstoffeinsparungen erzielt werden können. Darüber
hinaus könnte ein zusätzlicher Iterationsschritt bei der Getriebeoptimierung weite-
res Einsparpotenzial ermöglichen, wobei für ein bereits konstruiertes und hinsicht-
lich der Verluste vermessenes Multi-Mode-Getriebe eine Optimierung der Überset-
zungsverhältnisse erforderlich wäre. Da dies ein möglichst detailliertes Getriebe-
modell mit Berücksichtigung der Getriebeverluste erfordert, ist insbesondere die
Anwendung der in Kapitel 4.3 beschriebenen Methode zur Betriebsoptimierung
nicht in der dargestellten Form anwendbar. Daher müssten die im Rahmen dieser
Arbeit entstandenen und verwendeten Optimierungsverfahren entweder erweitert
oder durch andere geeignete Verfahren ersetzt werden.





A Anhang

A.1 Nutzfaktoren
Die Bewertung von Kraftstoffverbrauch und CO2-Emissionen bei Plug-in-
Hybridfahrzeugen erfordert einen Nutzfaktor fNF,j zur Gewichtung einzelner
Verbrauchs- bzw. Emissionswerte, die im Rahmen des CD-Tests (Charge-
Depleting) ermittelt werden (vgl. Kapitel 2.2). Dieser Nutzfaktor ist regionsab-
hängig und leitet sich von der wegstrecken-abhängigen Verteilungsfunktion

FNF (Z) = Pr (Z ⩽ Z) = 1 − exp
(︄

−
r∑︂

i=1
Ci ·

(︃
Z

Zn

)︃i
)︄

(A.1)

ab, wobei die Koeffizienten Ci, der Normierungsparameter Zn und die Ordnung r

entsprechend der betrachteten Verteilung gewählt werden. Tabelle A.1 beinhaltet
die Zahlenwerte zur Parametrierung der Verteilungsfunktionen für die EU und die
USA.

Tabelle A.1: Parametrierungen der Verteilungsfunktion (A.1).

Parameter EU [35, 42] USA [19, 199]

r 10 6
Zn /km 800 643, 76 (400 mi)
C1 26, 25 10, 52
C2 −38, 94 −7, 28
C3 −631, 05 −26, 37
C4 5964, 83 79, 08
C5 −25094, 60 −77, 36
C6 60380, 21 26, 07
C7 −87517, 16 -
C8 75513, 77 -
C9 −35748, 77 -
C10 7154, 94 -
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Zur Berechnung der Nutzfaktoren fNF,j muss die Differenz

fNF,j = FNF
(︁
ZCD,j

)︁
− FNF

(︁
ZCD,j−1

)︁
(A.2)

bezüglich der im CD-Modus zurückgelegten Wegstrecken ZCD am Ende der Zy-
klusphasen j − 1 und j ausgewertet werden. Bild A.1a zeigt die kontinuierlichen
Verteilungsfunktionen FNF und Bild A.1b die Nutzfaktoren fNF für die einzelnen
Zyklusphasen des WLTC.
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Bild A.1: a) Wahrscheinlichkeitsverteilungen FNF und b) Nutzfaktoren fNF für die Zy-
klusphasen des WLTC.

A.2 Genormte Fahrzyklen
Fahrzyklen definieren einen festen zeitlichen Verlauf der Fahrzeuggeschwindigkeit
und werden im Rahmen diverser Testprozeduren zur Bestimmung von Kraftstoff-
verbrauch und CO2-Emissionen genutzt. Dabei wird der Fahrzyklus mit dem zu
testenden Fahrzeug nachgefahren und der Verbrauch bzw. der Emissionsausstoß
aufgezeichnet. Die mittlerweile veraltete Regelung zur Zulassung von Pkw inner-
halb der Europäischen Union sieht als Fahrzyklus den sogenannten „Neuen Euro-
päischen Fahrzyklus“ vor (siehe Bild A.2) [41].
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Bild A.2: Der Neue Europäische Fahrzkyklus (NEFZ).
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Die für die USA gültigen Testverfahren sehen mehrere Fahrzyklen vor, mit denen
unterschiedliche Fahrszenarien und Betriebsbedingungen getestet werden sollen.
Bild A.3 zeigt diese Fahrzyklen [34]. Der Zyklus FTP-75 bildet eine innerstädtische
Fahrt ab und setzt sich aus dem Fahrzyklus UDDS zusammen (ganzer Zyklus +
Wiederholung der ersten 505 sek). Zur Abbildung von Autobahnfahrten dienen
die Zyklen HWFET und SFTP-US06, wobei Letzterer ein agileres Fahrverhalten
berücksichtigt. Die beiden Fahrzyklen SFTP-SC03 und UDDS kommen bei Tests
mit hoher bzw. niedriger Außentemperatur zum Einsatz.
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d) e)SFTP-SC03 UDDS

Bild A.3: a) Federal Test Procedure (FTP), b) Highway Fuel Economy Driving Test
(HWFET), Supplemental Federal Test Procedure (SFTP) c) US-06 und d)
SC03, e) Urban Dynamometer Driving Schedule (UDDS).
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A.3 Gangumschaltung im Schubbetrieb
Bild A.4 zeigt die Getriebeersatzstruktur zur Ablaufplanung von Lastschaltun-
gen. Je nachdem, ob das Fahrzeug durch einen Antrieb aktiv angetrieben oder
beim Ausrollen durch Einkoppeln des Verbrennungsmotors (oder Rekuperation)
gebremst wird (positives bzw. negatives Ausgangsmoment M2), müssen entweder
Zug- oder Schubschaltungen durchgeführt werden. Die Beschreibungen und Bei-
spiele für Zugschaltungen sind in Kapitel 2.5 enthalten.

1i

2i

K1M

K2M

2 2,M w1 1,M w
1J 2J

K1
K2

Bild A.4: Ersatzgetriebestruktur zur Ablaufplanung einer Lastschaltung.

Zur Erläuterung von Schubschaltungen wird ein konstantes eingangseitiges Dreh-
moment von M1 = −60 Nm angenommen. Die entsprechenden Drehmomente und
Drehzahlen für je eine Schubhoch- und Schubrückschaltung sind in Bild A.5 abge-
bildet. Die Schubhochschaltung erfolgt nach der folgenden Beschreibung.

I. In der Anfangsphase ist K1 geschlossen (haftend) und K2 vollständig ge-
öffnet. Somit ergeben sich MK1 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i1 · MK1.

II. Zu Beginn der Synchronisationsphase weist die eingangsseitige Drehzahl
n1 das Drehzahlniveau von i1 auf. Um die Drehzahl an i2 anzupassen, wird
K1 kurzzeitig geöffnet, sodass die Kupplung zu schlupfen beginnt und be-
tragsmäßig weniger Drehmoment übertragen wird (M2 sinkt betragsmäßig).
Der vom konstanten Antriebsmoment M1 überschüssige Anteil bremst dar-
aufhin J1 zusätzlich ab. Am Ende dieser Phase ist n1 an die Übersetzung i2

angeglichen.

III. Überschneidungsphase: Da im Rahmen der Synchronisationsphase die
Differenzdrehzahl von K2 bereits abgebaut wurde, entsteht durch Schließen
von K2 direkt Haftreibung. Hierbei erfolgt die Steuerung des von K2 aufge-
brachten Haltemoments so, dass K2 das gesamte Drehmoment übertragen
kann und somit ein Haften der Kupplung sichergestellt ist. Durch kontinu-
ierliches Öffnen von K1 übernimmt K2 allmählich die Drehmomentübertra-
gung, sodass K2 am Ende der Phase die komplette Last trägt und K1 lastfrei
ist.

IV. In der Endphase ist K2 geschlossen (haftend) und K1 vollständig geöffnet.
Es gilt dann MK2 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i2 · MK2.
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Bild A.5: Drehmomente und Winkelgeschwindigkeiten nach [48]: a) Schubhochschal-
tung und b) Schubrückschaltung, jeweils mit den Systemparametern i1 = 6,
i2 = 3, J1 = 0, 2 kg m2, J2 = 196 kg m2.

Für die Schubrückschaltung ergeben sich die einzelnen Phasen wie folgt.

I. In der Anfangsphase ist K2 geschlossen (haftend) und K1 vollständig ge-
öffnet. Somit ergeben sich MK2 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i2 · MK2.

II. In der Überschneidungsphase wird K1 kontinuierlich geschlossen, wo-
durch MK2 betragsmäßig ansteigt. Gleichzeitig wird das Haltemoment von
K2 entsprechend nachgeführt, sodass K2 haftend bleibt und sich MK2 be-
tragsmäßig verringert. Am Ende der Phase muss das Haltemoment von K2
komplett abgebaut sein, sodass K1 das Drehmoment vollständig überträgt
und sich das Ausgangsmoment zu M2 = i1 · MK1 ergibt.

III. Synchronisationssphase: Da K2 während der Überschneidungsphase haf-
tend geblieben ist und sich somit keine Differenzdrehzahl aufgebaut hat,
weist die Antriebsseite nach wie vor das Drehzahlniveau von i2 auf (n1 =
i2 · n2). Um n1 zu erhöhen, muss das Eingangsmoment M1 kurzzeitig erhöht
werden.

IV. In der Endphase ist K1 geschlossen (haftend) und K2 vollständig geöffnet.
Es gilt dann MK1 = M1 − J1 · ω̇1 und M2 = i1 · MK1.
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A.4 Standübersetzungen zusammengesetzter
Umlaufgetriebe

Für die in Bild A.6 abgebildeten einfachen Umlaufgetriebe, d. h. mit drei nach
außen geführten Wellen, werden im Folgenden die Standübersetzungen hergelei-
tet. Dies erfolgt anhand der kinematischen Beziehungen der Teilkomponenten, aus
denen sich die einzelnen Umlaufgetriebe zusammensetzen.

a)

S PT
H

P1
P2

H1 PT
H2

P2P1b) c)

PT
S2S1

P2P1

Bild A.6: Einfache Umlaufgetriebe: Zusammensetzungen aus a) Sonnenrad, doppeltem
Planetenrad und Hohlrad, b) aus zwei Sonnenrädern und einem doppelten
Planetenrad und c) aus zwei Hohlrädern und einem doppelten Planetenrad.

Getriebekonfiguration Bild A.6a)

Die Kinematik der Teilkomponente bestehend aus dem Hohlrad H, dem Planeten-
rad P2 und dem gemeinsamen Planetenträger PT ergibt sich gemäß (3.17) und
(3.18) zu

ωH − (1 − iHP2) · ωPT − iHP2 · ωP2 = 0, (A.3)

mit

iHP2 = − aZP2
− |aZH|

. (A.4)

Analog dazu gilt für die aus dem Sonnenrad S, dem Planetenrad P1 und dem
Planetenträger PT bestehende Teilkomponente

ωS − (1 − iSP1) · ωPT − iSP1 · ωP1 = 0, (A.5)

mit

iSP1 = −aZP1
aZS

, (A.6)

wobei die Winkelgeschwindigkeiten der Planetenräder P1 und P2 identisch sind:

ωP = ωP1 = ωP2 . (A.7)
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Durch Umformen von (A.3) nach ωP und Einsetzen in (A.5) ergibt sich

ωS −
(︃

1 − iSP1
iHP2

)︃
· ωPT − iSP1

iHP2
· ωH = 0, (A.8)

mit der neuen Standübersetzung
iSP1
iHP2

= −aZP1 · |aZH|
aZP2 · aZS

. (A.9)

Die Beziehung zwischen den Winkelgeschwindigkeiten (A.8) besitzt die gleiche
Form, wie die der einzelnen Teilkomponenten (A.3) und (A.5). Lediglich die Stand-
übersetzung ändert sich und enthält nun die Zähnezahlen aller beteiligten Zahn-
räder.

Getriebekonfiguration Bild A.6b)

Das Umlaufgetriebe in Bild b) setzt sich aus zwei Teilkomponenten zusammen, die
jeweils aus einem Sonnenrad, einem Planetenrad und einem gemeinsamen Plane-
tenträger bestehen. Analog zur obigen Vorgehensweise ergibt sich die Kinematik
des zusammengesetzten Umlaufgetriebes zu

ωS2 −
(︃

1 − iS2P2
iS1P1

)︃
· ωPT − iS2P2

iS1P1
· ωS1 = 0, (A.10)

mit
iS2P2
iS1P1

= aZP2 · aZS1
aZP1 · aZS2

. (A.11)

Getriebekonfiguration Bild A.6c)

Bei dem Umlaufgetriebe in Bild A.6c) handelt es sich um eine Zusammensetzung
zweier Teilkomponenten mit jeweils einem Hohlrad, einem Planetenrad und einem
gemeinsamen Planetenträger. Die Kinematik des zusammengesetzten Umlaufge-
triebes ergibt sich zu

ωH2 −
(︃

1 − iH2P2
iH1P1

)︃
· ωPT − iH2P2

iH1P1
· ωH1 = 0, (A.12)

mit
iH2P2
iH1P1

= aZP2 · aZH1
aZP1 · aZH2

. (A.13)
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A.5 Netzwerkelemente elementarer Teilkomponenten
Tabelle A.2 listet die Netzwerkelemente und Teilgleichungssysteme aller Teilkom-
ponenten auf, die im Rahmen dieser Arbeit zur Getriebemodellierung mittels der
modifizierten Knotenanalyse Anwendung finden. Neben den grundlegenden Teil-
komponenten für allgemeine mechanische Systeme (Quellen, Feder, Dämpfer, usw.)
werden weitere spezielle Teilkomponenten für Getriebe (Übersetzungs- und Schalt-
elemente) betrachtet. Für Stirnradübersetzungen und Umlaufgetriebe gibt es je-
weils nur ein einziges Netzwerkelement, bei dem die Art der Zahnradpaarung über
das Vorzeichen der Standübersetzung i12 vorgegeben wird (vgl. Kapitel 3.3). Bei
den Kupplungselementen (auch als Bremsen verwendbar) liegen zwei gesonderte
Teilgleichungssysteme vor, mit denen sich die Schaltfunktion der Schaltelemen-
te gemäß den Anforderungen für stationäre und dynamische Getriebemodelle mit
unterschiedlichen Detaillierungsgraden abbilden lässt.

Tabelle A.2: Teilgleichungssysteme der Netzwerkelemente für Teilkomponenten rota-
torischer mechanischer Systeme.

Teil-
komponente

Netzwerk-
element Teilgleichungssystem

Fixierte
Welle

M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM

K1w
K1fixM

Mw

K1 K2
K1w K2w

cMc

cw

K1 K2
K1w K2w

d

dw

dM
K1J

K1w
JM

SEM
K1 K2

K2wK1w
SEw

SEu

SEM
K1 K2

K2wK1w
SEw

k,SEM

KPTw

K1 K2

KPT

1M

PTM

12i
2M

K2wK1w

0<

2

1

KPTw

K1 K2

KPT

1M

PTM

12i
2M

K2wK1w

0>

1

2

12i
K1 K21M 2M

K2wK1w 2

1

[︃
1

1 0

]︃
⏞ ⏟⏟ ⏞

K

·
[︃

ωK1
Mfix

]︃
⏞ ⏟⏟ ⏞

w

=
[︃

0

]︃
⏞⏟⏟⏞
T·u

Massenträg-
heitsmoment

M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM

K1w
K1fixM

Mw

K1 K2
K1w K2w

cMc

cw

K1 K2
K1w K2w

d

dw

dM
K1J

K1w
JM

SEM
K1 K2

K2wK1w
SEw

SEu

SEM
K1 K2

K2wK1w
SEw

k,SEM

KPTw

K1 K2

KPT

1M

PTM

12i
2M

K2wK1w

0<

2

1

KPTw

K1 K2

KPT

1M

PTM

12i
2M

K2wK1w

0>

1

2

12i
K1 K21M 2M

K2wK1w 2

1

[︃
Js

]︃
·
[︃

ωK1
]︃

=
[︃ ]︃

Drehmoment-
quelle

M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM

K1w
K1fixM

Mw

K1 K2
K1w K2w

cMc

cw

K1 K2
K1w K2w

d

dw

dM
K1J

K1w
JM

SEM
K1 K2

K2wK1w
SEw

SEu

SEM
K1 K2

K2wK1w
SEw

k,SEM

KPTw

K1 K2

KPT

1M

PTM

12i
2M

K2wK1w

0<

2

1

KPTw

K1 K2

KPT

1M

PTM

12i
2M

K2wK1w
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1

2

12i
K1 K21M 2M

K2wK1w 2

1

⎡⎣ ⎤⎦ ·

⎡⎣ ωK1
ωK2

⎤⎦ =

⎡⎣ M
−M

⎤⎦
Winkelgeschw.-
quelle

M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM

K1w
K1fixM

Mw
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K1w K2w
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cw
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K1w K2w

d

dw
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K1 K2

K2wK1w
SEw

SEu
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K1 K2
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SEw

k,SEM

KPTw
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KPT
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PTM

12i
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0<
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1

KPTw

K1 K2

KPT
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12i
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1

⎡⎣ −1
1

1 −1 0
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⎡⎣ ωK1
ωK2
Mω

⎤⎦ =

⎡⎣
ω

⎤⎦

Dämpfer

M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM

K1w
K1fixM

Mw

K1 K2
K1w K2w

cMc

cw

K1 K2
K1w K2w

d

dw

dM
K1J

K1w
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K1 K2
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SEw

SEu
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1

⎡⎣ d −d
−d d
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ωK2
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⎡⎣ ⎤⎦
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M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM

K1w
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Mw
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K1w K2w

d

dw

dM
K1J

K1w
JM

SEM
K1 K2
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SEu
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K1 K2
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SEw
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1
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Teil-
komponente

Netzwerk-
darstellung Teilgleichungssystem

Stirnrad-
übersetzung
(vgl. (3.13)
und (3.16))

M
K2wK1w

K2K1
M

w
K2wK1w

K2K1
ωMw

K1w
K1freiM
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Mw
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...
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0

⎤⎦
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(vgl. (3.17)
und (3.19))
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Kapitel 3.3.2
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Schaltelement
(dynamisch)
Kapitel 3.3.3
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⃓⃓
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⃓⃓
und

ω̃SE = (1 − uSE) · (ωK1 − ωK2)
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A.6 Anwendungsbeispiel: Modifizierte Knotenanalyse
Als Anwendungsbeispiel für die modifizierte Knotenanalyse wird das in Bild A.7a)
gezeigte mechanische System bzw. Getriebe herangezogen. Das Getriebe setzt sich
aus einem Planetengetriebe mit fixiertem Planetenträger, zwei Massenträgheits-
momenten und einer Feder-Dämpfer-Kombination zusammen. Bild A.7b) zeigt die
äquivalente Netzwerkdarstellung dieses Systems, auf deren Basis das zugehörige
Gesamtgleichungssystem

K · w = T · u (A.14)

hergeleitet werden soll. Dies geschieht anhand der in Tabelle A.2 aufgelisteten
Teilgleichungssysteme und der in Kapitel 3.3.1 beschriebenen Vorgehensweise.

b)

Hw

1J

M
1M

H

P Pw

HM
S

SM
HPi SPi c

d

2JcM

Sw 2w
PT

wPTfM

H

P
P

S

a)

1M
1J HPi

2J
SPi

H
P
S

c

d
PT

Bild A.7: a) Getriebesystem und b) äquivalente Netzwerkdarstellung.

Alle unbekannten Knoten-Winkelgeschwindigkeiten und Drehmomente des Sys-
tems sind in der Netzwerkdarstellung in Bild A.7b) als blaue und rote Pfeile ein-
getragen. Dementsprechend ergibt sich der Unbekannten-Vektor des Gesamtglei-
chungssystems zu

w =
[︁

ωH ωP ωPT ωS ω2 MH MS Mc Mf
]︁T

. (A.15)

Auf Basis der sich hierdurch ergebenden Zuordnung der Zeilen von w mit den
jeweiligen Knoten und Teilkomponenten lässt sich mittels den zugehörigen Teil-
gleichungssystemen die Koeffizientenmatrix

K =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

J1s 0 0 0 0 1 0 0 0
0 0 0 0 0 −iHP −iSP 0 0
0 0 0 0 0 a b 0 1
0 0 0 d −d 0 1 1 0
0 0 0 −d d + J2s 0 0 −1 0
1 −iHP a 0 0 0 0 0 0
0 −iSP b 1 0 0 0 0 0
0 0 0 1 −1 0 0 −c−1s 0
0 0 1 0 0 0 0 0 0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
(A.16)
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erstellen, mit a = −(1 − iHP) und b = −(1 − iSP). Hierbei ist zu beachten, dass die
Standübersetzung iHP der innenverzahnten Teilkomponente des Planetengetriebes
einen positiven Wert und die Standübersetzung iSP der außenverzahnten Teilkom-
ponente einen negativen Wert aufweist (vgl. Kapitel 3.3). Als Eingangsgrößen des
Systems dienen das Drehmoment M1 der Drehmomentquelle sowie die nichtlinea-
ren Funktionen der Verlustmomente Mv,H(·) und Mv,S(·) des Planetengetriebes,
wodurch sich der Eingangsgrößenvektor zu

u = uM =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
M1

Mv,H(MH, ωrH)

Mv,S(MS, ωrS)

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ (A.17)

ergibt. Da in dem betrachteten System ausschließlich Drehmomentquellen vor-
kommen, ist der Teilvektor uω nicht vorhanden und der Teilvektor uM entspricht
dem Gesamteingangsgrößenvektor u (vgl. Kapitel 3.3.1, Gleichung (3.23)). Die
Winkelgeschwindigkeiten ωrH und ωrS entsprechen jeweils den Differenzwinkelge-
schwindigkeiten zwischen Planetenträger und Hohlrad bzw. Sonnenrad. Zur Be-
rücksichtigung der Eingangsgrößen im Gesamtgleichungssystem ist eine linksseitige
Multiplikation mit der Koeffizientenmatrix

T =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

T1

0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

=

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

1 0 0
0 −1 −1

0 1 1
0 0 0
0 0 0

0 0 0
0 0 0
0 0 0
0 0 0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

(A.18)

erforderlich, wobei auch hier aufgrund nicht vorhandener Winkelgeschwindigkeits-
quellen nur T1 als Teilmatrix auftritt. Das durch (A.15)–(A.18) definierte Ge-
samtgleichungssystem beschreibt das Systemverhalten des mechanischen Systems
in Bild A.7a). Allerdings sind zur Lösung dieses Gleichungssystems weitere Um-
formungen notwendig, die sich je nach geforderten Modelltyp unterscheiden (siehe
Kapitel 3.3.2 und 3.3.3).
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A.7 Anwendungsbeispiel: Erzeugung eines stationären
Getriebemodells

Bild A.8 zeigt die Netzwerkdarstellung des als Beispiel herangezogenen Getriebes,
welches sich aus einer Stirnradübersetzung i und den zwei Kupplungen K1 und
K2 zusammensetzt. Das Drehmoment Me und die Winkelgeschwindigkeit ωe am
Getriebeeingang können durch Schließen von K1 mit der Übersetzung i übersetzt
oder durch Schließen von K2 direkt an den Getriebeausgang übertragen werden.
Das entsprechende Getriebemodell soll die eingangsseitigen Getriebegrößen Me

und ωe als Eingangsgrößen und die ausgangsseitigen Getriebegrößen Ma und ωa

als Ausgangsgrößen aufweisen, wodurch sich die in Bild A.8 dargestellten Quellen
und Senken zur Berechnung der Drehmomente (M-Netzwerk) bzw. der Winkel-
geschwindigkeiten (ω-Netzwerk) ergeben. Diese Schnittstellenkonfiguration ent-
spricht einer vorwärtsgerichteten Antriebsstrangsimulation. Grundsätzlich können
die Quellen und Senken auch miteinander ausgetauscht werden, wodurch sich die
Schnittstellenkonfiguration für eine rückwärtsgerichtete Antriebsstrangsimulation
ergeben würde. Im Rahmen dieses Anwendungsbeispiels wird die in Kapitel 3.3.2
beschriebene Vorgehensweise auf das Getriebenetzwerk in Bild A.8 angewendet,
um die Modellgleichungen für die Winkelgeschwindigkeiten und Drehmomente zu
erhalten.

M
eM

w
ωMew

1w
K1M

K1w

i
GM

K2M

K2w

Gw 3w
fM

M-Netzwerk

ω-Netzwerk ω-Netzwerk

M-Netzwerk

Getriebenetzwerk

aw
aM

K2

K1

ew

eM
G

3

Bild A.8: Netzwerkdarstellung des Beispielgetriebes sowie die Konfiguration der Quellen
und Senken zur Berücksichtigung der geforderten Modellschnittstellen (ω-
und M-Netzwerk).

Winkelgeschwindigkeiten

Zur Bestimmung der Winkelgeschwindigkeiten wird das ω-Netzwerk des Getriebes
betrachtet, d. h., das in Bild A.8 als „Getriebenetzwerk“ bezeichnete Netzwerk
wird mit der als „ω-Netzwerk“ gekennzeichneten Quelle und Senke kombiniert.
Hierbei ist zu beachten, dass die im ω-Netzwerk enthaltenen Freiläufe nur sym-
bolische Platzhalter sind, die nicht explizit als Netzwerkelemente berücksichtigt
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werden (Ausgangsknoten ist bereits frei drehbar und bleibt in diesem Fall frei).
Durch Anwendung der modifizierten Knotenanalyse auf das ω-Netzwerk des Ge-
triebes ergibt sich das Gesamtgleichungssystem
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, (A.19)

mit den entsprechenden Einteilungen in Untermatrizen und Teilvektoren. Die blau
und grün markierten Zeilen und Spalten sind den beiden Kupplungen K1 und K2
zugeordnet und werden jeweils bei geöffneten Kupplungen gestrichen. Die übrigen
Zeilen und Spalten werden zur Berechnung der Winkelgeschwindigkeiten herange-
zogen. Hierzu wird zunächst anhand der geforderten Ausgangsgrößen und den im
Netzwerk vorkommenden Nichtlinearitäten der Ausgangsgrößenvektor aufgestellt:

yω,∞ =
[︄

yω,L

yω,NL

]︄
=
[︂
ωT

y ωT
SE,y ωT

G

]︂T

=
[︂

ωa ωK1 ωK2 ωG
]︂T

, (A.20)

mit der Ausgangswinkelgeschwindigkeit ωa, der Winkelgeschwindigkeit ωG an
der Stirnradübersetzung und den Differenzwinkelgeschwindigkeiten ωK1 und ωK2

an den Kupplungen. Der Teilvektor yω,L enthält die per Definition geforderten
Ausgangs-Winkelgeschwindigkeiten, wohingegen der Teilvektor yω,NL ausschließ-
lich die zur Auswertung der Getriebeverluste erforderlichen Winkelgeschwindig-
keiten enthält. Gemäß Kapitel 3.3.2 ergeben sich die Winkelgeschwindigkeits-
Ausgangsgrößen nach der allgemeinen Berechnungsvorschrift

yω,∞ = Cω,∞ · ωω
∞ + Dω,∞(uSE) · uω

ω,∞(uSE)

= Gω,∞(uSE) · uω
ω,∞(uSE),

(A.21)

mit der Übertragungsmatrix

Gω,∞(uSE) = Cω,∞ · (Kω
21(uSE))−1 · Tω

2 (uSE) + Dω,∞(uSE). (A.22)

Die zur Anwendung dieser Berechnungsvorschrift erforderlichen Untermatrizen
und Teilvektoren sind in (A.19) gekennzeichnet. Einige dieser Matrizen und Vek-
toren sind abhängig von den Schaltzuständen der Kupplungen, die mittels des
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Vektors uSE vorgegeben werden. Für das betrachtete Beispiel wird dieser Vektor
zu

uSE =
[︂

uK1 uK2
]︂

(A.23)

definiert, wobei für die Steuersignale der Kupplungen uK1 und uK2 jeweils der Wert
eins für eine geschlossene und der Wert null für eine geöffnete Kupplung vorgegeben
wird. Um die Winkelgeschwindigkeiten nach (A.21) zu berechnen, müssen zunächst
die Ausgangsmatrix Cω,∞ und die Eingangsmatrix Dω,∞

(︂[︂
uK1 uK2

]︂)︂
festgelegt

werden. Auf Basis der in (A.20) definierten Ausgangsgrößen ergibt sich

Cω,∞ =

⎡⎢⎢⎢⎣
0 0 1
1 −1 0
1 0 −1
0 1 0

⎤⎥⎥⎥⎦ (A.24)

und

Dω,∞ ([ uK1 uK2 ]) = 0. (A.25)

Die Auswertung von (A.21) erfolgt für alle umsetzbaren Kombinationen der Schalt-
zustände in uSE, indem alle möglichen Übertragungsmatrizen Gω,∞ ([ uK1 uK2 ])
aufgestellt werden. Für den Fall, dass K1 geschlossen und K2 geöffnet ist, erge-
ben sich die relevanten Untermatrizen und Teilvektoren von (A.19) zu (Zeilen und
Spalten von K2 werden gestrichen und ωK1 zu null gesetzt, vgl. Kapitel 3.3.2):

Kω
21 ([ 1 0 ]) =

⎡⎢⎣ 0 1 −i

1 −1 0
1 0 0

⎤⎥⎦ ; Tω
2 ([ 1 0 ]) =

⎡⎢⎣ 0 0
0 1
1 0

⎤⎥⎦ ;

uω
ω,∞ ([ 1 0 ]) =

[︄
ωe

0

]︄
.

(A.26)

Eingesetzt in (A.22) ergibt sich für die Übertragungsmatrix

Gω,∞ ([ 1 0 ]) =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

1
i

−1
i

0 1

1 − 1
i

1
i

1 −1

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
, (A.27)
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wobei die zweite Spalte unberücksichtigt bleibt, da die untere Zei-
le von uω

ω,∞ ([ 1 0 ]) null beträgt. Somit ergeben sich die Ausgangs-
Winkelgeschwindigkeiten für K1 geschlossen und K2 geöffnet zu⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

ωy

ωSE,y

ωG

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
=

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

ωa

ωK1

ωK2

ωG

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
= Gω,∞ ([ 1 0 ]) ·uω

ω,∞ ([ 1 0 ]) =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

1
i

0

1 − 1
i

1

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
· [ωe] . (A.28)

Bei geöffneter Kupplung K1 und geschlossener Kupplung K2, lauten die aus (A.19)
entnommenen Untermatrizen und Teilvektoren:

Kω
21 ([ 0 1 ]) =

⎡⎢⎢⎣
0 1 −i

1 0 −1

1 0 0

⎤⎥⎥⎦ ;

Tω
2 ([ 0 1 ]) =

⎡⎢⎢⎣
0 0
0 1
1 0

⎤⎥⎥⎦ ;

uω
ω,∞ ([ 0 1 ]) =

⎡⎣ ωe

0

⎤⎦ ,

(A.29)

wodurch sich die Übertragungsmatrix

Gω,∞ ([ 0 1 ]) =

⎡⎢⎢⎢⎣
1 −1

1 − i i

0 1
i −i

⎤⎥⎥⎥⎦ (A.30)

ergibt. Da auch hier die zweite Spalte nicht berücksichtigt werden muss, lauten
die Ausgangs-Winkelgeschwindigkeiten

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
ωy

ωSE,y

ωG

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

ωa

ωK1

ωK2

ωG

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
= Gω,∞ ([ 0 1 ]) ·uω

ω,∞ ([ 0 1 ]) =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

1

1 − i

0

i

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
· [ωe] . (A.31)
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Drehmomente

Das Gleichungssystem zum M-Netzwerk des Getriebes in Bild A.8 lautet
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, (A.32)

mit den blau und grün markierten Zeilen und Spalten zur Berücksichtigung der
Schaltzustände von K1 und K2. Der Eingangsgrößenvektor zur Berechnung der
Drehmomente lautet

uM
M,∞ =

⎡⎢⎣ uM,L

uM,NL

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎣ Mu

Mv,SE(ωSE,y)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
Me

Mv,K1 (ωK1)
Mv,K2 (ωK2)

Mv,G
(︁
ωG,MG

)︁

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ , (A.33)

mit dem Eingangsmoment Me, den Schleppmomenten Mv,K1 (ωK1) und
Mv,K2 (ωK2) sowie dem Verlustdrehmoment Mv,G

(︁
ωG,MG

)︁
der Stirnradüber-

setzung. Die Eingangsgrößen im Teilvektor uM,L gehören zum linearen Teilsystem
und werden von außen vorgegeben, wohingegen die Eingangsgrößen im Teil-
vektor uM,NL zum nichtlinearen Teilsystem gehören und den Funktionswerten
der nichtlinearen Funktionen zur Beschreibung der Getriebeverluste entsprechen
(abhängig von inneren Größen). Nach dem gleichen Prinzip erfolgt die Aufteilung
der Ausgangsgrößen im Ausgangsgrößenvektor

yM,∞ =

⎡⎢⎣ yM,L

yM,NL

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎣ My

MG

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎣ Ma

MG

⎤⎥⎦ , (A.34)

mit dem Ausgangsmoment Ma und dem Getriebemoment MG zur Auswertung der
Getriebeverluste. Die Berechnung der Ausgangsgrößen erfolgt mittels der allgemei-
nen Berechnungsvorschrift aus Kapitel 3.3.2

yM,∞ = CM,∞(uSE) · MM
∞ (uSE) + DM,∞ · uM

M,∞ (A.35)

= GM,∞(uSE) · uM
M,∞ + GMd,∞(uSE) · uω

ω,∞(uSE), (A.36)
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mit den Übertragungsmatrizen

GM,∞(uSE) = CM,∞(uSE) ·
(︁
KM

12(uSE)
)︁−1 · TM

1 + DM,∞ (A.37)

und

GMd,∞(uSE) = −CM,∞(uSE)·
(︁
KM

12(uSE)
)︁−1 · KM

11,∞ · . . .

. . . (Kω
21(uSE))−1 · Tω

2 (uSE).
(A.38)

Da in dem Anwendungsbeispiel keine Dämpferelemente vorkommen (KM
11,∞ in

(A.32) ist eine Nullmatrix), entfallen GMd,∞ und somit der zweite Term von
(A.36). Des Weiteren lassen sich die Ausgangsgrößen (A.34) ausschließlich durch
die Größen in MM

∞ ausdrücken, weshalb für die Durchgangsmatrix DM,∞ = 0 gilt.
Somit vereinfachen sich (A.35) bis (A.37) zu

yM,∞ = CM,∞(uSE) · MM
∞ (uSE)

= GM,∞(uSE) · uM
M,∞,

(A.39)

mit

GM,∞(uSE) = CM,∞(uSE) ·
(︁
KM

12(uSE)
)︁−1 · TM

1 . (A.40)

Die Untermatrizen und Teilvektoren zur Berechnung der Übertragungsmatrix
(A.40) werden aus (A.32) entnommen. Hierbei ist die Untermatrix TM

1 unabhängig
von den Schaltzuständen der Kupplungen uSE und lautet

TM
1 =

⎡⎢⎣ 1 −1 −1 0
0 1 0 0
0 0 1 −1

⎤⎥⎦ . (A.41)

Die restlichen Untermatrizen sind abhängig von uSE, weshalb alle umsetzbaren
Kombinationen der Schaltzustände gesondert betrachtet werden. Für den Fall,
dass Kupplung K1 geschlossen und Kupplung K2 geöffnet ist, ergeben sich die
folgenden Untermatrizen und Teilvektoren:

KM
12 ([ 1 0 ]) =

⎡⎢⎣ 0 1 0
1 −1 0

−i 0 1

⎤⎥⎦ ;

MM
∞ ([ 1 0 ]) =

⎡⎢⎣ MG
Mω,K1

Mf

⎤⎥⎦ ⇒ CM,∞ ([ 1 0 ]) =
[︄

0 0 −1
1 0 0

]︄
,

(A.42)
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wobei sich durch Streichen der Zeilen und Spalten von (A.32) die Zusammenset-
zung des Drehmomentvektors MM

∞ ändert und die Ausgangsmatrix CM,∞ daran
angepasst wird. Durch Einsetzen der Matrizen in (A.40) ergibt sich die Übertra-
gungsmatrix

GM,∞ ([ 1 0 ]) =
[︄

−i 0 i − 1 1
1 0 −1 0

]︄
, (A.43)

mit der sich der Ausgangsgrößenvektor für die Drehmomente gemäß[︄
My

MG

]︄
=
[︄

Ma

MG

]︄
= GM,∞ ([ 1 0 ]) · uM

M,∞

=
[︄

−i 0 i − 1 1
1 0 −1 0

]︄
·

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
Me

Mv,K1 (ωK1)
Mv,K2 (ωK2)

Mv,G
(︁
ωG,MG

)︁

⎤⎥⎥⎥⎥⎦
(A.44)

berechnen lässt. Hierbei ist zu berücksichtigen, dass die im Eingangsgrößen-
vektor enthaltenen nichtlinearen Funktionen zur Beschreibung der Getriebe-
verluste ausgewertet werden müssen. Dazu werden die Winkelgeschwindigkeits-
Ausgangsgrößen des gleichen Schaltzustandes aus (A.28) und die Drehmoment-
Ausgangsgröße MG aus (A.44) herangezogen. In diesem Fall lässt sich MG explizit
berechnen und in die Funktion Mv,G

(︁
ωG,MG

)︁
einsetzen. Es muss lediglich zu-

erst die Teilgleichung für MG ausgewertet werden, damit der Funktionswert von
Mv,G

(︁
ωG,MG

)︁
für die Berechnung von Ma zur Verfügung steht.

Die Berechnung der Ausgangs-Drehmomente für eine geöffnete Kupplung K1 und
geschlossene Kupplung K2 ergibt sich in analoger Weise auf Basis der auf den
Schaltzuständen angepassten Untermatrizen und Teilvektoren von (A.32):

KM
12 ([ 0 1 ]) =

⎡⎢⎣ 0 1 0
1 0 0

−i −1 1

⎤⎥⎦ ;

MM
∞ ([ 0 1 ]) =

⎡⎢⎣ MG
Mω,K2

Mf

⎤⎥⎦ ⇒ CM,∞ ([ 0 1 ]) =
[︄

0 0 −1
1 0 0

]︄
.

(A.45)

Eingesetzt in (A.40) ergibt sich Übertragungsmatrix

GM,∞ ([ 0 1 ]) =
[︄

−1 1 − i 0 1
0 1 0 0

]︄
, (A.46)
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mit der sich die Ausgangsgrößen gemäß[︄
My

MG

]︄
=
[︄

Ma

MG

]︄
= GM,∞ ([ 0 1 ]) · uM

M,∞

=
[︄

−1 1 − i 0 1
0 1 0 0

]︄
·

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
Me

Mv,K1 (ωK1)
Mv,K2 (ωK2)

Mv,G
(︁
ωG,MG

)︁

⎤⎥⎥⎥⎥⎦
(A.47)

berechnen lassen. Auch in diesem Fall lässt sich MG explizit anhand der Schlepp-
momente berechnen, die sich wiederum durch die bereits bekannten Winkelge-
schwindigkeiten in (A.31) ergeben.

A.8 Überführung des MNA-Gleichungssystems in die
Zustandsraumdarstellung

Das Ergebnis der modifizierten Knotenanalyse (MNA) ist ein im Bildbereich vor-
liegendes Gleichungssystem der Form

K (s) · W (s) = T · U (s) , (A.48)

mit dem Unbekannten-Vektor W (s), dem Eingangsgrößenvektor U (s) und den
Koeffizientenmatrizen K (s) und T. Da die unbekannten Größen in W (s) nicht
zwangsläufig den geforderten Ausgangsgrößen entsprechen, wird die Ausgangsgrö-
ßengleichung

Y (s) = Ky · W (s) + Ty · U (s) , (A.49)

mit den Koeffizientenmatrizen Ky und Ty eingeführt. Die Überführung von (A.48)
und (A.49) in die lineare Zustandsraumdarstellung

ẋ = A · x + B · u

y = C · x + D · u
(A.50)

erfolgt mittels der in [98, 99, 147] beschriebenen Methode. Voraussetzung für die
Anwendbarkeit dieser Methode ist, dass sich das betrachtete System gemäß (A.50)
durch ein Gleichungssystem linearer und gewöhnlicher Differenzialgleichungen ers-
ter Ordnung beschreiben lässt. Da (A.48) und (A.49) bereits ein lineares System
beschreiben, ist eine Überführung in die lineare Zustandsraumdarstellung prinzipi-
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ell möglich. Allerdings können aufgrund direkter Kopplungen von Energiespeichern
(z. B starr gekoppelte Massenträgheitsmomente) linear abhängige Zustandsgrößen
und durch bestimmte Vorgaben der Eingangsgrößen (z. B. Winkelgeschwindigkeit
an einem Massenträgheitsmoment) Ableitungen des Eingangsgrößenvektors u auf-
treten. Während linear abhängige Zustandsgrößen grundsätzlich vermieden werden
müssen, lassen sich mit der betrachteten Methode abgeleitete Eingangsgrößen be-
rücksichtigen. Im Folgenden wird jedoch angenommen, dass keine Ableitungen von
u auftreten.

Der erste Schritt zur Überführung von (A.48) und (A.49) in die lineare Zustands-
raumdarstellung (A.50) besteht darin, alle Terme in K (s) mit der Laplace-Variable
s als Faktor von den restlichen Termen zu trennen:

Kst · W (s) + Kdyn · s · W (s) = T · U (s) , (A.51)

mit dem statischen und dynamischen Anteil der Koeffizientenmatrix Kst und Kdyn.
Durch Rücktransformation in den Zeitbereich ergeben sich

Kst · w + Kdyn · d

dt
w = T · u (A.52)

und

y = Ky · w + Ty · u. (A.53)

Im nächsten Schritt werden (A.52) und (A.53) durch Anwendung elementarer
Zeilen- und Spaltenumformungen so geordnet, dass sich die Gleichungen gemäß

⎡⎢⎣ K̃st11 K̃st12

K̃st21 K̃st22

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

K̃st

·

⎡⎢⎣ w̃1

w̃2

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

w̃

+

⎡⎢⎣ K̃dyn1 K̃dyn2

0 0

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

K̃dyn

· d

dt

⎡⎢⎣ w̃1

w̃2

⎤⎥⎦ =

⎡⎢⎣ T̃1

T̃2

⎤⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

T̃

·u (A.54)

und

y =
[︃

K̃y1 K̃y2

]︃
⏞ ⏟⏟ ⏞

K̃y

·

⎡⎢⎣ w̃1

w̃2

⎤⎥⎦+ Ty · u (A.55)

unterteilen lassen. Die hierzu notwendigen Umformungen erfolgen in zwei Schrit-
ten:
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1. Anwendung elementarer Zeilenumformungen auf (A.52), sodass Kdyn in Zei-
lenstufenform (obere Dreiecksmatrix) vorliegt, d. h., alle Einträge unterhalb
der Hauptdiagonalen sind gleich null. Die Zeilenaufteilung von (A.54) ergibt
sich somit aus der Position der untersten besetzten Zeile der umgeformten
Matrix K̃dyn.

2. Voraussetzung für die Überführung in die Zustandsraumdarstellung ist die
Invertierbarkeit der Untermatrix K̃st22 (vgl. (A.58)). Da K̃st22 hierfür qua-
dratisch sein muss, ergibt sich die Aufteilung der Spalten von (A.54) aus der
zuvor bestimmten Zeilenaufteilung. Dies garantiert allerdings noch nicht die
Invertierbarkeit, weshalb die Zeilen der Untermatrix

[︁
K̃st21K̃st22

]︁
und die

Spalten der gesamten Matrix K̃st so umgeformt werden, dass die Hauptdia-
gonale von K̃st22 mit Werten ungleich null besetzt ist. Um die Äquivalenz
des Gleichungssystems zu bewahren, müssen die hierbei getätigten Zeilenum-
formungen auch auf T̃2 angewendet und die Auswirkung der Spaltenumfor-
mungen auf die Zeilen von w̃ berücksichtigt werden. Durch die Umordnung
der Elemente in w̃ ändern sich die Anordnungen der Spalten von K̃dyn und
K̃y entsprechend. Aus Letzteren ergibt sich (A.55).

Im letzten Schritt lassen sich mittels der unteren Teilgleichung von (A.54) die
Unbekannten w̃2 in der oberen Teilgleichung von (A.54) sowie in der Ausgangs-
gleichung (A.55) eliminieren:

K1 · w̃1 + K2 · d

dt
w̃1 = T1 · u + T2 · d

dt
u (A.56)

und

y = K3 · w̃1 + T3 · u, (A.57)

mit

K1 = K̃st11 − K̃st12 · K̃−1
st22 · K̃st21 (A.58)

K2 = K̃dyn1 − K̃dyn2 · K̃−1
st22 · K̃st21 (A.59)

K3 = K̃y1 − K̃y2 · K̃−1
st22 · K̃st21 (A.60)

T1 = T̃1 − K̃st12 · K̃−1
st22 · T̃2 (A.61)

T2 = −K̃dyn2 · K̃−1
st22 · T̃2 (A.62)

T3 = Ty + K̃y2 · K̃−1
st22 · T̃2. (A.63)
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Durch einen Koeffizientenvergleich von (A.56) und (A.57) mit (A.50) ergeben sich
die Zustandsgrößen zu

x = w̃1 (A.64)

und die Koeffizientenmatrizen der Zustandsraumdarstellung zu

A = −K−1
2 · K1, B = K−1

2 · T1 (A.65)

C = K3, D = T3, (A.66)

wobei angenommen wird, dass keine abgeleiteten Eingansgrößen vorliegen (T2 =
0). In [147] sind einige Anwendungsbeispiele in Bezug auf elektrische Schaltungen
enthalten.

A.9 Diskretisierungsverfahren
Um die Stabilitätseigenschaften eines Lösungsverfahrens zu untersuchen, wird ge-
mäß [83] die skalare Testgleichung

ẋ = β · x, (A.67)

mit β ∈ C betrachtet. Üblicherweise sind die Aussagen zur Stabilität, die auf
Basis dieser Testgleichung getroffen werden, auch auf Differenzialgleichungssys-
teme der gleichen Form übertragbar [83]. Dies ergibt sich aus der Möglichkeit,
das Gleichungssystem per Zustandstransformation in Diagonalform zu überführen
(Jordansche Normalform), sodass mehrere voneinander unabhängige Gleichungen
der Form (A.67) vorliegen. In der Regel werden für Echtzeitanwendungen Ein-
schrittverfahren verwendet, bei denen die Berechnung der aktuellen Zustandsgröße
ausschließlich auf Werten des vorangegangenen Zeitschrittes erfolgt [104]. Durch
Anwendung eines solchen Verfahrens auf die Testgleichung ergibt sich

xk+1 = Ψ (βT ) · xk, (A.68)

mit der Schrittweite T , dem Index k für die Zeit tk = k ·T und der Stabilitätsfunk-
tion Ψ (βT ). Damit (A.68) numerisch stabil ist, muss |Ψ (βT )| < 1 sein, wobei dies
im Fall eines Differenzialgleichungssystems für alle Eigenwerte gelten muss [83].
Wenn darüber hinaus

|Ψ (βT )| < 1, ∀ ℜ {βT} ≤ 0 (A.69)
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erfüllt ist, liegt die absolute Stabilität (A-Stabilität) vor [83]. A-stabile Verfahren
bilden somit alle Systeme, die ein stabiles Schwingungsverhalten aufweisen, auch
numerisch stabil ab. Allerdings können insbesondere bei steifen Systemen, sofern
sich die Schrittweite T nicht an der kleinsten Zeitkonstante im System orientiert,
unerwünschte numerische Oszillationen auftreten. Steife Systeme weisen sowohl
sehr schnelle als auch sehr langsame Vorgänge auf, d. h., die betragsmäßigen Re-
alteile der Eigenwerte des Systems liegen sehr weit auseinander (laut [83] mit
Verhältnissen vom maximalen zum minimalen Realteil > 103). Für steife Systeme
eignen sich Verfahren, die zusätzlich zur A-Stabilität die sogenannte Lipschitz-
Stabilität (L-Stabilität) mit

lim
ℜ{βT }→−∞

Ψ (βT ) = 0 (A.70)

aufweisen [83]. Liegt ein steifes System vor und orientiert sich die Schrittweite
T nicht an der kleinsten Zeitkonstante im System bzw. an dem Eigenwert mit
dem größten betragsmäßigen Realteil, so fällt die Stabilitätsfunktion für die hohen
Eigenwerte klein aus und die damit verbundenen hochfrequenten Anteile werden
nur stark gedämpft oder gar nicht mehr abgebildet. Somit kann die Schrittwei-
te T so gewählt werden, dass nur die Systemdynamik abgebildet wird, die von
Interesse ist, ohne dass dabei die zeitdiskrete Abbildung instabil wird oder un-
erwünschte numerische Oszillationen auftreten. Genau diese Eigenschaft ist zur
Lösung der Zustandsdifferenzialgleichung (3.79) erforderlich, da durch das Einfü-
gen der zusätzlichen sehr hohen Federsteifigkeiten bei der Getriebemodellierung
(z. B. Bild 3.24) ein steifes System entsteht und der Einfluss dieser Federsteifig-
keiten nicht abgebildet werden soll.

Der allgemeine Lösungsansatz für lineare und inhomogene Differenzialgleichun-
gen unter Berücksichtigung der Simulationsschrittweite T sowie einer über einen
Simulationsschritt konstanten Eingangsgrößen uk lautet gemäß [52, 133]

xk+1 = eAT⏞⏟⏟⏞
Φ

·xk +
T∫︂

0

eAτdτ · B

⏞ ⏟⏟ ⏞
H

·uk, (A.71)

mit der Transitionsmatrix Φ und der diskreten Eingangsmatrix H. Die Transiti-
onsmatrix Φ bzw. die Matrizen-Exponentialfunktion lässt sich mittels der Padé-
Approximation approximieren [202]:

Φ = eAT ≈

(︄
I +

p∑︂
j=1

(AT )j · aj

)︄(︄
I +

q∑︂
j=1

(AT )j · bj

)︄−1

, (A.72)
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mit der Zählerordnung p, der Nennerordnung q sowie den Koeffizienten

aj = p! · (q + p − j)!
(p − j)! · (p + q)! · j! (A.73)

und

bj = (−1)j · q! · (q + p − j)!
(q − j)! · (p + q)! · j! . (A.74)

Das Integral der Matrizen-Exponentialfunktion zur Berechnung von H
lässt sich nach [104] ebenfalls durch die Padé-Approximation der Matrizen-
Exponentialfunktion ausdrücken:

T∫︂
0

eAτdτ

≈ T

⎛⎝ p∑︂
j=1

(AT )j−1
aj −

q∑︂
j=1

(AT )j−1
bj

⎞⎠⎛⎝I +
q∑︂

j=1
(AT )j

bj

⎞⎠−1

.

(A.75)

Durch Vorgabe von p und q lassen sich verschiedene Verfahren erzeugen, die sich im
Hinblick auf die Stabilitätseigenschaften voneinander unterscheiden. Grundsätzlich
handelt es sich bei einer Nennerordnung q ≥ 1 um implizite Lösungsverfahren.
Darüber hinaus ergeben sich für

p + 1 ≤ q ≤ p + 2 (A.76)

L-stabile Verfahren. Das implizite Euler-Verfahren (Rückwärts-Euler) ergibt sich
für p = 0 und q = 1.

A.10 Anwendungsbeispiel: Erzeugung eines
dynamischen Getriebemodells

Bild A.9 zeigt die Netzwerkdarstellung des in Kapitel 3.3.3 (Seite 96) als Beispiel
herangezogenen Getriebes. Damit sich die aus der Modellerzeugung stammenden
und in die Zustandsraumdarstellung überführten Modellgleichungen des linearen
Teilsystems nachvollziehen lassen, sind die Zusammensetzungen der Schalt- und
Übersetzungselemente aus elementaren Netzwerkkomponenten angegeben.
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Bild A.9: Netzwerkdarstellung des Beispielgetriebes sowie die Zusammensetzungen der
Schalt- und Übersetzungselemente.

Gemäß Kapitel 3.3.3 werden die Ein- und Ausgangsgrößen der linearen Zustands-
raumbeschreibung so angeordnet, dass sich die Zustandsdifferenzialgleichung zu

ẋ = A · x +
[︂

B1 B2 B3 B4 B5

]︂
⏞ ⏟⏟ ⏞

B

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

uL

ω̃SE

Mk,SE

Mv,SE(ωSE)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

u

(A.77)

und die Ausgangsgrößengleichung zu⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

yL

Mc,SE

ωSE

MG

ωG

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

y

=

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

C1

C2

C3

C4

C5

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

C

·x+

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

D11 D12 D13 D14 D15

0 0 0 0 0
0 0 0 0 0

D41 D42 D43 D44 D45

D51 D52 0 0 0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

D

·

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

uL

ω̃SE

Mk,SE

Mv,SE(ωSE)
Mv,G(ωG, MG)

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦
⏞ ⏟⏟ ⏞

u

(A.78)

ergibt. Für den konkreten Anwendungsfall in Bild A.9 liegen somit die folgenden
Matrizen und Vektoren vor:

ẋ =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
Ṁc,K1

Ṁc,K2

ω̇e

ω̇a

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ; A =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
0 0 cK1 -icK1
0 0 cK2 -cK2

-J−1
1 -J−1

1 0 0
iJ−1

2 J−1
2 0 0

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ; x =

⎡⎢⎢⎢⎣
Mc,K1

Mc,K2
ωe

ωa

⎤⎥⎥⎥⎦ (A.79)



208 A. Anhang

u =
[︂

Me ω̃K1 ω̃K2 Mk,K1 Mk,K2 Mv,K1(ωK1) ...

... Mv,K2(ωK2) Mv,G(ωG, MG)
]︂T

B =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
0 -cK1 0 0 0 0 0 0
0 0 -cK2 0 0 0 0 0

J−1
1 0 0 -J−1

1 -J−1
1 -J−1

1 -J−1
1 0

0 0 0 iJ−1
2 J−1

2 iJ−1
2 J−1

2 iJ−1
2

⎤⎥⎥⎥⎥⎦
(A.80)

y =
[︂

ωa ωe ωK1 ωK2 Ma MK1 MK2 ...

... Mc,K1 Mc,K2 ωK1 ωK2 MG ωG

]︂T

C =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

0 0 0 1
0 0 1 0
0 0 1 -i
0 0 1 -1
i 1 0 0
1 0 0 0
0 1 0 0
1 0 0 0
0 1 0 0
0 0 1 -i
0 0 1 -1
1 0 0 0
0 0 0 i

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

; D =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 i 1 i 1 i

0 0 0 1 0 1 0 0
0 0 0 0 1 0 1 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 1 0 1 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

(A.81)

Die Aufteilungen durch die gestrichelten Linien richten sich nach den Teilvektoren
und Untermatrizen in (A.77) und (A.78).

Die Beschreibung des nichtlinearen Teilsystems des Getriebes umfasst die Vorzei-
chenauswertung der Kontaktreibmomente der Kupplungen, die Bestimmung von
Haft- und Gleitreibung sowie die nichtlinearen Funktionen zur Berücksichtigung
der Getriebeverluste. Sowohl die Auswertung der Vorzeichen als auch die des Rei-
bungszustandes erfolgen nach den Vorgaben in Kapitel 3.3.3. Lediglich eine An-
passung des Zustandsautomaten (3.78) auf die zeitdiskrete Modellausführung ist
erforderlich (Detektion der Nulldurchgänge). Bezüglich der Schleppmomente wird
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in dem Anwendungsbeispiel vereinfacht eine lineare Abhängigkeit von den Diffe-
renzwinkelgeschwindigkeiten angenommen:

Mv,SE (ωSE) =
[︄

Mv,K1 (ωK1)
Mv,K2 (ωK2)

]︄
=
[︄

ν · ωK1

ν · ωK2

]︄
, (A.82)

mit der Viskositäts-Konstanten ν. Auch für das Verlustdrehmoment bei der Stirn-
radübersetzung wird eine vereinfachte Beschreibung angenommen, indem das Ver-
lustdrehmoment auf Basis eines konstanten Wirkungsgrades ηG beschrieben wird:

Mv,G (ωG, MG) = Mv,G (ωG, MG) = i · MG · (1 − η (ωG, MG)) , (A.83)

mit

η (ωG, MG) =

⎧⎨⎩ ηG , für (ωG · MG) ≥ 0,

η−1
G , für (ωG · MG) < 0,

(A.84)

(vgl. Kapitel 3.3.5). Grundsätzlich erfolgt die Ausführung der Modellgleichung
nach dem in Bild 3.26 dargestellten Simulationsalgorithmus. Die hierfür erforder-
lichen Matrizen und Funktionsbeschreibungen der Verluste sind durch die Glei-
chungen (A.79) bis (A.84) gegeben.

Die in Kapitel 3.3.3 dargestellten Simulationsergebnisse wurden mit den in Tabel-
le A.3 angegebenen Parametern erzeugt.

Tabelle A.3: Parametrierungen des Getriebemodells für die Beispielanwendung in 3.3.3
(Seite 96).

Parameter Wert Einheit

Massenträgheitsmoment J1 0, 04 kg m2

Massenträgheitsmoment J2 40, 5 kg m2

Stirnradübersetzung i 2 -

Federsteifigkeit für K1 cK1 1 · 1013 Nm/rad

Federsteifigkeit für K2 cK2 1 · 1013 Nm/rad

Faktor Schleppmomente ν 0, 01 Nms/rad

Wirkungsgrad Stirnradübersetzung ηG 95 %
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A.11 Herleitung der Hamilton-Funktionen
Im Rahmen der in Kapitel 4.3 beschriebenen Methode zur Betriebsoptimierung
muss die Hamilton-Funktion

H (uEM, xG, λ) = − ˜̇VKS + λ · ˜̇qBatt, (A.85)

mit dem Lagrange-Multiplikator λ und den Approximationen des Kraftstoff-
Volumenstroms ˜̇VKS und des Batteriestroms ˜̇qBatt hergeleitet werden. Hierbei ist
uEM die frei wählbare Steuergröße des Antriebsstrangs, die gemäß (4.12) in Ab-
hängigkeit des Getriebezustands xG unterschiedliche Größen repräsentiert. Der
Getriebezustand xG gibt den Gang und Betriebsmodus des Multi-Mode-Getriebes
wieder (vgl. (4.10)).

Paralleler Hybridmodus mit Drehmomentaddition (1 ≤ xG ≤ aG)

In diesem Betriebsmodus ist das Drehmoment des elektrischen Antriebs frei ein-
stellbar, weshalb uEM = MEM gilt. Des Weiteren werden die Verlustkennfelder der
Antriebsstrangkomponenten in diesem Betriebsmodus laut (4.23)–(4.25) durch

˜̇VKS (MVM, ωVM) = cωVM,0(ωVM) + cωVM,1(ωVM) · MVM . . .

+ cωVM,2(ωVM) · M2
VM

(A.86)

P̃EA,v (MEM, ωEM) = cωEM,0(ωEM) + cωEM,1(ωEM) · MEM . . .

+ cωEM,2(ωEM) · M2
EM

(A.87)

˜̇qBatt
(︁
P̃Batt

)︁
= cB,0 + cB,1 · P̃Batt + cB,2 · P̃ 2

Batt (A.88)

approximiert, wobei sich die elektrische Leistung der Batterie gemäß (4.17) zu

P̃Batt = P̃EA,el = MEM · ωEM + P̃EA,v (MEM, ωEM) (A.89)

und der Zusammenhang zwischen den Drehmomenten und Winkelgeschwindigkei-
ten gemäß der Getriebegleichungen (4.5)–(4.6) zu

MVM =
(︂

MAn − i
PARM,j

EM · MEM

)︂
·
(︂

i
PARM,j

VM

)︂−1
(A.90)

ωEM = i
PARM,j

EM · ωAn (A.91)

ωVM = i
PARM,j

VM · ωAn (A.92)
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ergibt. Der Index j steht hier für den betrachteten Gang mit j = xG. Das Dreh-
moment MAn und die Winkelgeschwindigkeit ωAn an der Antriebsachse sind ge-
geben, sodass sich die Polynomkoeffizienten in (A.86) und (A.87) mittels (A.91)
und (A.92) direkt bestimmen lassen. Der Funktionsausdruck für den Kraftstoff-
Volumenstrom ergibt sich durch Einsetzen von (A.90) in (A.86) zu

− ˜̇VKS = −cωVM,0 − cωVM,1 ·
MAn − i

PARM,j

EM · MEM

i
PARM,j

VM

. . .

− cωVM,2 ·

(︄
MAn − i

PARM,j

EM · MEM

i
PARM,j

VM

)︄2

= cV̇0,j + cV̇1,j · MEM + cV̇2,j · M2
EM,

(A.93)

mit

cV̇0,j = −cωVM,0 − cωVM,1 · 1
i
PARM,j

VM

· MAn − cωVM,2 · 1(︂
i
PARM,j

VM

)︂2 · M2
An

cV̇1,j = cωVM,1 ·
i
PARM,j

EM

i
PARM,j

VM

+ 2 · cωVM,2 ·
i
PARM,j

EM(︂
i
PARM,j

VM

)︂2 · MAn

cV̇2,j = −cωVM,2 ·

(︄
i
PARM,j

EM

i
PARM,j

VM

)︄2

.

(A.94)

Zur Formulierung des Funktionsausdrucks für den elektrischen Strom wer-
den (A.89) und (A.87) in (A.88) eingesetzt:

˜̇qBatt = cB,0 . . .

+ cB,1 ·
(︁
MEM · ωEM + cωEM,0 + cωEM,1 · MEM + cωEM,2 · M2

EM
)︁

. . .

+ cB,2 ·
(︁
MEM · ωEM + cωEM,0 + cωEM,1 · MEM + cωEM,2 · M2

EM
)︁2

= cq̇0,j + cq̇1,j · MEM + cq̇2,j · M2
EM + cq̇3,j · M3

EM + cq̇4 · M4
EM,

(A.95)

unter Berücksichtigung von (A.91) mit

cq̇0,j = cB,0 + cB,1 · cωEM,0 + cB,2 ·
(︁
cωEM,0

)︁2

cq̇1,j =
(︁
cB,1 + 2 · cB,2 · cωEM,0

)︁
·
(︂

i
PARM,j

EM · ωAn + cωEM,1

)︂
cq̇2,j = cB,1 · cωEM,2 + cB,2 ·

(︃(︂
i
PARM,j

EM · ωAn + cωEM,1

)︂2
+ 2 · cωEM,2 · cωEM,0

)︃
cq̇3,j = 2 · cB,2 · cωEM,2 ·

(︂
i
PARM,j

EM · ωAn + cωEM,1

)︂
cq̇4 = cB,2 ·

(︁
cωEM,2

)︁2
.

(A.96)
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Die Hamilton-Funktion für den parallelen Hybridmodus mit Drehmomentaddition
ergibt sich durch Einsetzen von (A.93) und (A.95) in (A.85):

H (MEM, xG, λ) = h0,j +h1,j ·MEM +h2,j ·M2
EM +h3,j ·M3

EM +h4 ·M4
EM, (A.97)

mit den Koeffizienten

h0,j = cV̇0,j + λ · cq̇0,j ,

h1,j = cV̇1,j + λ · cq̇1,j ,

h2,j = cV̇2,j + λ · cq̇2,j ,

h3,j = λ · cq̇3,j und h4 = λ · cq̇4

(A.98)

sowie dem Index j für den Gang, wobei j = xG mit xG ∈ 1 . . . aG gilt und aG für
die Ganganzahl steht.

Paralleler Hybridmodus mit Drehzahladdition (aG + 1 ≤ xG ≤ 2 · aG)

In diesem Betriebsmodus ist die Winkelgeschwindigkeit des elektrischen Antriebs
frei einstellbar, weshalb uEM = ωEM gilt. Die Approximationen der Verlustkenn-
felder für den elektrischen Antrieb und Verbrennungsmotor lauten gemäß (4.23)
und (4.24)

˜̇VKS (MVM, ωVM) = cM
VM,0(MVM) + cM

VM,1(MVM) · ωVM . . .

+ cM
VM,2(MVM) · ω2

VM
(A.99)

P̃EA,v (MEM, ωEM) = cM
EM,0(MEM) + cM

EM,1(MEM) · ωEM . . .

+ cM
EM,2(MEM) · ω2

EM
(A.100)

und die Getriebegleichungen gemäß (4.1)–(4.2)

ωVM =
(︃

ωAn −
(︂

i
PARn,j

EM

)︂−1
· ωEM

)︃
· i

PARn,j

VM (A.101)

MEM =
(︂

i
PARn,j

EM

)︂−1
· MAn (A.102)

MVM =
(︂

i
PARn,j

VM

)︂−1
· MAn. (A.103)
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Durch Einsetzen von (A.101) in (A.99) ergibt sich der Kraftstoff-Volumenstrom
zu

− ˜̇VKS = −cM
VM,0 − cM

VM,1 ·

(︄
ωAn − 1

i
PARn,j

EM

· ωEM

)︄
· i

PARn,j

VM . . .

− cM
VM,2 ·

(︄(︄
ωAn − 1

i
PARn,j

EM

· ωEM

)︄
· i

PARn,j

VM

)︄2

= cV̇0,j + cV̇1,j · ωEM + cV̇2,j · ω2
EM ,

(A.104)

mit

cV̇0,j = −cM
VM,0 − cM

VM,1 · i
PARn,j

VM · ωAn − cM
VM,2 ·

(︂
i
PARn,j

VM

)︂2
· ω2

An

cV̇1,j = cM
VM,1 ·

i
PARn,j

VM

i
PARn,j

EM

+ 2 · cM
VM,2 ·

(︂
i
PARn,j

VM

)︂2

i
PARn,j

EM

· ωAn

cV̇2,j = −cM
VM,2 ·

(︄
i
PARn,j

VM

i
PARn,j

EM

)︄2

.

(A.105)

Für den Funktionsausdruck des Batteriestroms werden (A.100) und (A.89)
in (A.88) eingesetzt:

˜̇qBatt = cB,0 . . .

+ cB,1 ·
(︁
MEM · ωEM + cM

EM,0 + cM
EM,1 · ωEM + cM

EM,2 · ω2
EM
)︁

. . .

+ cB,2 ·
(︁
MEM · ωEM + cM

EM,0 + cM
EM,1 · ωEM + cM

EM,2 · ω2
EM
)︁2

= cq̇0,j + cq̇1,j · ωEM + cq̇2,j · ω2
EM + cq̇3,j · ω3

EM + cq̇4 · ω4
EM,

(A.106)

unter Berücksichtigung von (A.102) mit

cq̇0,j = cB,0 + cB,1 · cM
EM,0 + cB,2 ·

(︁
cM

EM,0
)︁2

cq̇1,j =
(︁
cB,1 + 2 · cB,2 · cM

EM,0
)︁

·

(︄
1

i
PARn,j

EM

· MAn + cM
EM,1

)︄

cq̇2,j = cB,1 · cM
EM,2 + cB,2 ·

⎛⎝(︄ MAn

i
PARn,j

EM

+ cM
EM,1

)︄2

+ 2 · cM
EM,2 · cM

EM,0

⎞⎠
cq̇3,j = 2 · cB,2 · cM

EM,2 ·

(︄
1

i
PARn,j

EM

· MAn + cM
EM,1

)︄
cq̇4 = cB,2 ·

(︁
cM

EM,2
)︁2

.

(A.107)
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Somit liegt für den parallelen Hybridmodus mit Drehzahladdition eine von ωEM

abhängige Hamilton-Funktion der Form

H (ωEM, xG, λ) = h0,j + h1,j · ωEM + h2,j · ω2
EM + h3,j · ω3

EM + h4 · ω4
EM, (A.108)

mit den Koeffizienten

h0,j = cV̇0,j + λ · cq̇0,j ,

h1,j = cV̇1,j + λ · cq̇1,j ,

h2,j = cV̇2,j + λ · cq̇2,j ,

h3,j = λ · cq̇3,j ,

h4 = λ · cq̇4.

(A.109)

vor. Der Index für den Gang ergibt sich zu j = xG − aG mit der Ganganzahl aG

und xG ∈ (aG + 1) . . . (2 · aG).

Elektrischer Fahrbetrieb (2 · aG + 1 ≤ xG ≤ 3 · aG)

Im elektrischen Fahrbetrieb ist der Verbrennungsmotor deaktiviert, sodass für den
Kraftstoff-Volumenstrom ˜̇VKS = 0 gilt und für die Steuerung des elektrischen An-
triebs keine Freiheitsgrade vorliegen, denn Drehmoment und Winkelgeschwindig-
keit des Elektromotors ergeben sich gemäß der Getriebegleichungen aus (4.9)

MEM = 1
i
EMj

EM

· MAn (A.110)

ωEM = i
EMj

EM · ωAn (A.111)

direkt durch die im Vorfeld bekannten Größen an der Antriebsachse. Zur Herlei-
tung der Hamilton-Funktion ist lediglich der Batteriestrom erforderlich, der sich
durch Einsetzen von (A.87) und (A.89) in (A.88) ergibt:

˜̇qBatt = cB,0 . . .

+ cB,1 ·
(︁
MEM · ωEM + cωEM,0 + cωEM,1 · MEM + cωEM,2 · M2

EM
)︁

. . .

+ cB,2 ·
(︁
MEM · ωEM + cωEM,0 + cωEM,1 · MEM + cωEM,2 · M2

EM
)︁2

.

(A.112)

Substituieren von MEM und ωEM mit den Getriebegleichungen (A.110)
und (A.111) führt zur Hamilton-Funktion

H (MAn, xG, λ) = λ · ˜̇qBatt

= h0,j + h1,j · MAn + h2,j · M2
An + h3,j · M3

An + h4 · M4
An,

(A.113)
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mit

h0,j = λ ·
(︂

cB,0 + cB,1 · cωEM,0 + cB,2 ·
(︁
cωEM,0

)︁2
)︂

h1,j = λ

i
EMj

EM

·
(︁
cB,1 + 2 · cB,2 · cωEM,0

)︁
·
(︂

i
EMj

EM · ωAn + cωEM,1

)︂
h2,j = λ(︂

i
EMj

EM

)︂2 ·
(︃

cB,1cωEM,2 + cB,2 ·
(︃(︂

i
EMj

EM ωAn + cωEM,1

)︂2
+ 2cωEM,2cωEM,0

)︃)︃

h3,j = λ(︂
i
EMj

EM

)︂3 · 2 · cB,2 · cωEM,2 ·
(︂

i
EMj

EM · ωAn + cωEM,1

)︂

h4 = λ(︂
i
EMj

EM

)︂4 · cB,2 ·
(︁
cωEM,2

)︁2

(A.114)

und dem Index j für den Gang. Für diesen gilt j = xG −2 ·aG mit der Ganganzahl
aG und xG ∈ (2 · aG + 1) . . . (3 · aG).

A.12 Konkavität der Hamilton-Funktionen
Die mathematischen Grundlagen und Definitionen zu konvexen Mengen und Funk-
tionen sind in [18] zu finden. Demnach ist eine Funktion f (x) mit x ∈ X konkav,
wenn

f ′′ (x) ≤ 0 (A.115)

ist (konvex, wenn f ′′ ≥ 0) und es sich bei X um eine konvexe Menge handelt. Für
X = R oder einem Intervall X = {x ∈ R | x ∈ [xmin xmax]} ist Letzteres immer
erfüllt.

Mittels der obigen Definition lässt sich überprüfen, ob die in (4.26) definierte
Hamilton Funktion

H (uEM, xG, λ) = − ˜̇VKS (fG (uEM)) + λ · ˜̇qBatt
(︁
P̃Batt (uEM)

)︁
(A.116)

hinsichtlich der Steuergröße uEM konkav ist. Die Ausdrücke für den Kraftstoff-
Volumenstrom ˜̇VKS sowie für den Batteriestrom ˜̇qBatt setzten sich aus den qua-
dratischen Polynomen zur Approximation der Verlustkennfelder in (4.23)–(4.25)
zusammen und wurden bereits im Anhang A.11 hergeleitet. Da sich für ˜̇VKS und
˜̇qBatt jeweils ein Polynom zweiter bzw. vierter Ordnung ergibt, ist (A.116) für alle
uEM ∈ R und somit auch für den durch die Steuergrößenbegrenzung vorgegebe-
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nen Wertebereich uEM ∈ UEM definiert. Die Menge UEM stellt ein geschlossenes
Intervall UEM =

{︁
uEM ∈ R | uEM ∈

[︁
uEM,min uEM,max

]︁}︁
dar (gegeben durch Voll-

lastkennlinien), sodass auch im begrenzten Fall eine konvexe Menge vorliegt. Somit
muss nur noch überprüft werden, ob die zweite Ableitung der Hamilton-Funktion

− ˜̇V ′′
KS (fG (uEM)) + λ · ˜̇q′′

Batt
(︁
P̃Batt (uEM)

)︁
≤ 0 (A.117)

ist, wobei ′′ die Ableitung nach uEM kennzeichnet. Der Funktionsausdruck für ˜̇VKS

ist in (A.93) sowie (A.104) definiert:

− ˜̇VKS (fG (uEM)) = cV̇0,j + cV̇1,j · uEM + cV̇2,j · u2
EM, (A.118)

mit der zweiten Ableitung nach uEM

− ˜̇V ′′
KS (fG (uEM)) = 2 · cV̇2,j = −2 · cX

VM,2 ·

(︄
iX,j
EM

iX,j
VM

)︄2

, (A.119)

wobei cV̇2,j < 0 ist, wenn das Polynom zur Approximation des Verbrennungs-
motor-Kennfeldes einen positiven Koeffizienten für den quadratischen Term auf-
weist (cX

VM,2 ≥ 0 in (4.23)). Für den Batteriestrom ˜̇qBatt werden (A.95) und (A.106)
herangezogen:

˜̇qBatt (PBatt (uEM)) = cq̇0,j + cq̇1,j · uEM . . .

+ cq̇2,j · u2
EM + cq̇3,j · u3

EM + cq̇4 · u4
EM,

(A.120)

mit der zweiten Ableitung

˜̇q′′
Batt (PBatt (uEM)) = 2 · cq̇2,j + 6 · cq̇3,j · uEM + 12 · cq̇4 · u2

EM (A.121)

und

cq̇4 = cB,2 ·
(︁
cX

EM,2
)︁2

. (A.122)

Gilt für den Koeffizienten des quadratischen Terms von dem Polynom zur Appro-
ximation der Batteriekennlinie cB,2 < 0, handelt es sich bei der Ableitung (A.121)
um eine nach unten geöffnete Parabel mit den Nullstellen

u01/02 = −
cq̇3,j

4 · cq̇4
±

√︄
c2

q̇3,j

16 · c2
q̇4

−
cq̇2,j

6 · cq̇4

= −
c̃X

EM,1

2 · cX
EM,2

±

⌜⃓⃓⃓
⎷⃓

(︂
c̃X

EM,1

)︂2

12 ·
(︂

cX
EM,2

)︂2 −
cX

EM,0

3 · cX
EM,2

−
cB,1

6 · cB,2 · cX
EM,2

.

(A.123)
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Hierbei gehören die Koeffizienten cB,1 und cB,2 zur Approximation der Batterie-
kennlinie (4.25) und cX

EM,0, c̃X
EM,1 und cX

EM,3 zur Approximation des Kennfeldes
vom Elektroantrieb (4.24), wobei

c̃X
EM,1 =

⎧⎨⎩ cωEM,1 + ωEM für uEM = MEM ,

cM
EM,1 + MEM für uEM = ωEM ,

(A.124)

gilt. Falls die Nullstellen u01/02 nicht existieren (negativer Ausdruck unter der
Wurzel), ist (A.121) für uEM ∈ R negativ. Daraus ergibt sich die Bedingung

(︁
c̃X

EM,1
)︁2 − 2 · cX

EM,2 ·
cB,1

cB,2
− 4 · cX

EM,0 · cX
EM,2 ≥ 0 . (A.125)

Allerdings ist es ausreichend, wenn (A.121) innerhalb der Steuerungsgrenzen
uEM ∈

[︁
uEM,min uEM,max

]︁
negativ ist. Dies ist gegeben, wenn die Nullstellen

u01/02 jeweils entweder größer als uEM,max oder kleiner als uEM,min sind.

Die Bestimmung der Polynomkoeffizienten zur Approximation der Verlustkennfel-
der erfolgt mittels eines numerischen Suchverfahrens, das den Fehler zwischen dem
Polynom und dem Verlustkennfeld minimiert. Um konkave Hamilton-Funktionen
zu erhalten, müssen hierbei die oben angegebenen Ungleichungen als Nebenbedin-
gungen berücksichtigt werden. Zusammengefasst liegen die im Folgenden angege-
ben Bedingungen vor:

• Für die Approximation des Verbrennungsmotorkennfeldes ist

cX
VM,2 ≥ 0 (A.126)

erforderlich.

• Für die Approximation des Batterie-Kennfeldes muss entweder

cB,2 < 0 (A.127)

oder

cB,2 > 0 (A.128)

gelten, wobei die Hamilton-Funktion dann entsprechend für λ > 0 bzw. λ < 0
konkav ist.

• Für die Approximation des Elektroantrieb-Kennfeldes muss entweder

0 ≤
(︁
c̃X

EM,1
)︁2 − 2cX

EM,2
cB,1

cB,2
− 4cX

EM,0cX
EM,2 (A.129)
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für eine über uEM ∈ R konkave Hamilton-Funktion vorliegen oder es müssen
die Nullstellen

u01/02 ≤ uEM,min (A.130)

oder

u01/02 ≥ uEM,max (A.131)

sein, um eine über uEM ∈ UEM konkave Hamilton-Funktion erhalten.

A.13 Netzwerkdarstellung des neuen
Multi-Mode-Getriebes

Bild A.10 zeigt die Netzwerkdarstellung des neuen Multi-Mode-Getriebes aus Ka-
pitel 4.6, auf deren Basis das Getriebemodell für den Test der Getriebesteuerung in
Kapitel 5.2 erzeugt wird. Die zugrunde gelegten Getriebeparameter sind in Kapi-
tel 5.1 angegeben, wobei sich die Standübersetzungen der beiden Umlaufgetriebe
aus den Einzelübersetzungen der jeweiligen Teilkomponenten ergeben (vgl. An-
hang A.4). Darüber hinaus setzen sich die Netzwerkelemente der Übersetzungen
und Schaltelemente aus diversen Quellen und ggf. einer Federsteifigkeit zusammen
(vgl. Kapitel 3.3.3). Das aus der Netzwerkdarstellung resultierende Getriebemodell
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Bild A.10: Netzwerkdarstellung des neuen Multi-Mode-Getriebes in Bild 4.20 mit den
Ein- und Ausgangsgrößen des daraus resultierenden Getriebemodells.
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weist die farbig gekennzeichneten Ein- und Ausgangsgrößen auf. Als Steuergrößen
für K1, K3 und B dient der Betrag der Kontaktreibung

⃓⃓
Mk,SE

⃓⃓
, die zwischen

den Reibflächen des Schaltelements entstehen soll. Da K2 als Klauenkupplung
ausgeführt ist, wird der Schaltzustand xK2 vorgegeben, d. h., der Schlupf- oder
Haftzustand der Kupplung wird direkt eingestellt.

A.14 Modell der Schaltelementaktorik
Die Modellierung der hydraulischen Aktorik zur Betätigung der Schaltelemente
erfolgt auf Basis einer Sprungantwort des Kontaktreibmoments

⃓⃓
Mk,SE

⃓⃓
, die bei

einem Beispiel-Schaltelement gemessen wurde. Gemäß Bild A.11a) wird als ver-
einfachtes Modell eine serielle Anordnung bestehend aus einem Begrenzungsglied
zur Begrenzung des zeitlichen Drehmomentanstiegs und einem P-T1-Glied zur
Abbildung der Verzögerung durch den elektromagnetischen Drucksteller [51] an-
genommen. Die Parametrierung dieser Anordnung erfolgt durch eine numerische
Anpassung der Anstiegsgrenzen M

′

max/min und der Zeitkonstante TSE an den ge-
messenen Verlauf in Bild A.11b).
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Bild A.11: a) Vereinfachtes Modell der Schaltelementaktorik und b) Sprungantwort ei-
nes Beispiel-Schaltelements bezüglich der Kontaktreibung sowie Gegenüber-
stellung mit dem Modell (TSE =15 ms und M

′

max/min=±6000 Nm/s).

A.15 Ergebnisse der HIL-Simulation für den Wechsel
von Betriebsmodi

Die Bilder A.12 und A.13 zeigen die Schaltabläufe für Betriebsmoduswechsel als
Ergebnis der in Kapitel 5.1 beschriebenen HIL-Simulation. Grundlage für die Pla-
nung und Durchführung der dargestellten Schaltabläufe ist die in Tabelle 5.3 ange-
gebene Schaltstrategie, die zu jedem möglichen Wechsel zwischen den Gängen und
Betriebsmodi eine Abfolge von abzuarbeitenden Funktionen definiert. Diese sind
der Getriebe- und Antriebssteuerung zugeordnet (vgl. Bild 5.2) und werden daher
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Bild A.12: Ergebnisse der HIL-Simulation aus Kapitel 5.1 für a) einen Wechsel vom
EM- in den PARM-Modus und b) umgekehrt (Fahrt im ersten Gang bei
konstanter Geschwindigkeit von 65 km/h und 5 % Streckensteigung).

mit GS-x.x bzw. AS-x.x bezeichnet. Die Simulationsergebnisse in den Bildern A.12
und A.13 enthalten entsprechende Verweise auf diese Funktionen.

Bild A.12a) zeigt den Schaltablauf für einen Wechsel vom EM- in den PARM-
Modus. Zunächst wird gemäß GS-1.1 der Verbrennungsmotor eingekuppelt, indem
durch Betätigung von K1 eine Anpassung der Verbrennungsmotordrehzahl nVM

an die Drehzahl der entsprechenden Getriebewelle i1 · nAn erfolgt. Hierzu kommt
eine Regelung nach Kapitel 5.2.2 zur Anwendung und es wird zusätzlich zur Ver-
meidung einer Zugkraftunterbrechung das Drehmoment des elektrischen Antriebs
MEM erhöht. Nachdem GS-2.1 durchgeführt und K1 vollständig geschlossen ist,
werden die Antriebsdrehmomente MEM und MVM rampenförmig an den im PARM-
Modus geforderten Arbeitspunkt angepasst. In Bild A.12b) ist der Schaltablauf
des umgekehrten Betriebsmoduswechsels dargestellt. Hierbei werden gemäß AS-
1.3 die Drehmomente MEM und MVM so angepasst, dass der elektrische Antrieb
die komplette Last übernimmt. Dadurch ist K1 lastfrei und kann gemäß GS-2.2
geöffnet werden. Nach diesem Vorgang ist der Schaltablauf abgeschlossen und die
inneren Verluste des Verbrennungsmotors bremsen diesen ab. Gleichzeitig sorgt
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eine Drehzahlregelung dafür, dass der Verbrennungsmotor in den Leerlaufbetrieb
übergeht.

Bild A.13a) zeigt den Schaltablauf für einen Wechsel vom PARM- in den PARn-
Modus. Zunächst muss die Klauenkupplung K2 geöffnet werden, weshalb die Dreh-
momente MEM und MVM gemäß AS-1.2 so gewählt werden, dass K2 lastfrei ist
(|MK2| = 0). Nach dem Öffnen von K2 (GS-3.2) wird der elektrische Antrieb
drehzahlgeregelt, um durch Vorgabe von nsoll

EM den im PARn-Modus geforderten
Arbeitspunkt umzusetzen (AS-2.1). Beim umgekehrten Betriebsmoduswechsel in
Bild A.13b) wird zunächst gemäß AS-2.2 die Klauenkupplung K2 durch Anpassung
von nsoll

EM synchronisiert (Differenzdrehzahl nK2 = 0). In diesem Zustand lassen
sich K2 schließen (GS-3.1) und der elektrische Antrieb wieder drehmomentgesteu-
ert betreiben, sodass gemäß AS-1.1 der Arbeitspunkt des PARM-Modus eingestellt
werden kann.
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Bild A.13: Ergebnisse der HIL-Simulation aus Kapitel 5.1 für a) einen Wechsel vom
PARM- in den PARn-Modus und b) umgekehrt (Fahrt im ersten Gang bei
konstanter Geschwindigkeit von 25 km/h und 5 % Streckensteigung).
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A.16 Elektrische Reichweiten
Zur Ermittlung der elektrischen Reichweiten werden in der Simulation diverse
Fahrzyklen solange und zum Teil wiederholt durchfahren, bis der Batteriespeicher
das untere Ladungsniveau aufweist (SoC0 = 80 %, SoCe = 30 %). Hierbei wird das
Fahrzeug ausschließlich elektrisch betrieben, wobei die Gangauswahl bei mehrgän-
gigen Getrieben optimal im Hinblick auf möglichst geringe Verlustleistungen im
Antriebsstrang erfolgt. Bild A.14 zeigt die Simulationsergebnisse für das neue und
zweigängige Multi-Mode-Getriebe sowie für das eingängige Referenzgetriebe, je-
weils mit und ohne Berücksichtigung der Getriebeverluste. Grundsätzlich hängt die
elektrische Reichweite Zel vom betrachteten Fahrzyklus und dem Wirkungsgrad
des elektrischen Antriebspfades ab. Unter idealisierten Bedingungen lässt sich mit
dem neuen Multi-Mode-Getriebe im Durchschnitt eine um 1,1 km höhere elektri-
sche Reichweite erzielen, was auf die Zweigängigkeit im elektrischen Antriebspfad
und die dadurch gegebene Möglichkeit effizientere Arbeitspunkte einzustellen zu-
rückzuführen ist. Unter Berücksichtigung der Getriebeverluste erzielt das zwei-
gängige, neue Multi-Mode-Getriebe gegenüber dem eingängigen Referenzgetriebe
eine im Durchschnitt um 1,2 km niedrigere elektrische Reichweite. Die höheren
Getriebeverluste der Zweigängigkeit heben den Vorteil effizientere Arbeitspunkte
einzustellen auf.
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Bild A.14: In der Simulation mit dem neuen, zweigängigen Multi-Mode-Getriebe und
mit dem eingängigen Referenzgetriebe (vgl. Kapitel 6.1) erzielten elektri-
schen Reichweiten.
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