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Kurzfassung
Durch die immer strengeren Emissionsgrenzwerte in der Automobilindustrie müssen
bestehende Systeme verbessert und neue entwickelt werden, um die geforderten Be-
stimmungen zu erfüllen. Die vorliegende Arbeit widmet sich der Optimierung solch ei-
nes Systems im Antriebsstrang, im Speziellen für die elektro-hydraulische Steuereinheit
von Automatikgetrieben. Die Hydraulik ist ein System, dass nicht nur für die Steue-
rung der Aktuatoren verantwortlich ist, sondern auch für die Kühlung und Schmierung
der Komponenten im gesamten Getriebe. Für diese Aufgaben wird in dieser Arbeit ei-
ne neue Methodik präsentiert, die eine Entwicklung so eines Systems modellbasiert
unterstützt und dadurch Unsicherheiten in der Entwicklung reduziert und die Ergeb-
nisse nach objektiven Kriterien bewertbar macht. Die Kriterien, die in dieser Arbeit
angewendet werden, sind die Produktionskosten und der Leistungsverbrauch in Refe-
renzlastprofilen. Durch diese kann das Ergebnis aus mehr als einer optimalen Lösung
bestehen. Die Auswertung der Methodik unterstützt dabei, um die Auswahl auf ein
ideales System zu reduzieren.
Zusätzlich beschäftigt sich diese Arbeit mit unterschiedlichen Möglichkeiten zur Küh-
lung von Kupplungen nach einem Wärmeeintrag. Hierfür werden drei unterschiedliche
Strategien präsentiert und die mit dem niedrigsten Leistungsverbrauch im Detail be-
trachtet. Dabei wird vorgeschlagen die Anforderungen je nach Priorität nacheinander
abzuarbeiten, anstatt das parallel zu tun. Es zeigt sich, dass so zwar die höchste Effizi-
enz erreicht wird, es aber zu Verzögerung in der Erfüllung der Anforderungen kommen
kann, wodurch die Verfügbarkeit des Systems eingeschränkt wird. Um diesen Nachteil
zu reduzieren, wurde ein intelligenter Softwarealgorithmus entwickelt, der gleichzeitig
einen niedrigen Leistungsverbrauch bewirkt. Wird dieser Algorithmus bereits in der
neuen Entwicklungsmethodik angewendet, kann damit das System weiter verbessert
werden. Die Software wird hier in die Entwicklungsmethodik berücksichtigt und dient
nicht mehr nur als Erweiterung zum mechanischen System.

Schlagwörter: Automatikgetriebe, Hydraulik, Kühlung, Schmierung, Aktuierung,
Optimierung, Entwicklungsprozess, Getriebesteuerung, Kupplungstemperaturmodell,
Hydraulikmodellierung, modellbasierte Entwicklung

i





Abstract
Increasingly rigorous emission limitations require the automotive industry to improve
existing systems and develop new systems to fulfil those challenging targets. The pre-
sent work is dedicated to the optimization of such a system in the vehicle powertrain,
in particular for the electro-hydraulic system of automatic transmissions. The hydrau-
lic system is not only responsible for controlling the actuators, but also for cooling and
lubricating the components in a transmission. For these tasks, a new methodology is
presented, which supports the development with a model-based approach. This redu-
ces the uncertainties in the development and makes the results assessable according
to objective criteria. In this thesis those criteria are defined as the production costs
and the power consumption with respect to different load profiles. As the approach
can result in more than one optimal solution, economic considerations are proposed
within the methodology to select a final system layout.
In addition, this work deals with different clutch cooling methods following a heat im-
pact. For this purpose, three different strategies are presented, considering those with
the lowest power consumption in detail. Hence, it is proposed to process the requests
subsequently instead of simultaneously. This approach shows the highest efficiency but
there may be delays in the execution of other requests, limiting thereby the availability
of the system. In order to reduce this disadvantage, an intelligent software algorithm
has been developed ensuring the desired low power consumption and providing high
availability of the system. If this algorithm is considered in the new development me-
thodology, the system efficiency can be even improved further. In this case the software
is not just an extension of the mechanical system.

Keywords: automatic transmission, hydraulics, cooling, lubrication, actuation, opti-
mization, development process, transmission control, clutch temperature model, hy-
draulic modelling, model based development
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1
Einleitung

Dieses Kapitel beschreibt einleitend den Hintergrund, das System und die
Problemstellung der Arbeit und gibt einen Einblick in die wichtigsten Ver-
öffentlichungen zu diesem Thema.
Die Ziele dieser Arbeit, ein Ausblick über den Inhalt und deren Gliederung
schließen dieses Kapitel ab.

1.1 Hintergrund

In den letzten Jahren wurden Entwicklungen in der Automobilindustrie maßgeblich
von den stetig sinkenden Grenzwerten für die Emissionen von Stickoxid (NOx) und
Teile von Partikeln (PM) für Personenkraftwagen (PKW) (siehe [18]) und Nutzfahr-
zeugen (NFZ) (siehe [19]) bestimmt. Gleichzeitig sind neben den Grenzwerten der
Abgasnormen auch die dynamischen Anforderungen durch neue anspruchsvollere Re-
ferenzabnahmezyklen gestiegen. So wird der Neue Europäische Fahrzyklus (NEFZ)
(siehe [20]) für PKW, welcher in der Kritik steht nur ein kleines Spektrum des Nut-
zungsprofils der Kunden abzudecken, Schritt für Schritt durch das Abnahmeverfahren
des Worldwide Harmonized Light-Duty Vehicles Test Procedure (WLTP) und des-
sen Fahrzyklen Worldwide Harmonized Light-Duty Vehicles Test Cycle (WLTC) (sie-
he [21]) abgelöst. Dieser zeichnet sich im Vergleich zum NEFZ durch realitätsnähere
Emissionswerte aus. Da jedoch auch dieses Testverfahren nur unzureichend Aufschluss
über die wahren Emissionen gibt, beschloss die Europäische Union (EU), die Vermes-
sung der Emissionen im praktischen Fahrbetrieb Real Driving Emissions (RDE) [27])
einzuführen.
Nachdem die Grenzwerte für NOx und PM bereits ein sehr niedriges Niveau erreicht
haben, ist das Ziel des Gesetzgebers nun auch den Kraftstoffverbrauch und damit die
CO2-Emissionen zu verringern. Seit dem Jahr 2015 gibt es Bestrebungen hinsichtlich
gesetzlicher Bestimmungen. Angestrebt wird ein durchschnittlicher Flottenverbrauch
von 95 - 110 gCO2/km bis zum Jahr 2020, welcher jedoch noch nicht gesetzlich fixiert
wurde ([77]). Die Reduktion des Kraftstoffverbrauchs ist deshalb aktuell ein vorrangi-
ges Ziel der Fahrzeughersteller, welches direkt die Anforderungen an das Gesamtfahr-
zeug sowie indirekt die Anforderungen an dessen einzelne Teilkomponenten beeinflusst.
Die Verbesserung des Wirkungsgrads eines konventionellen Fahrzeugs kann einerseits
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1 Einleitung

durch die Optimierung der verbauten Komponenten, beispielsweise durch die Reduk-
tion der Rollreibung der Räder, oder durch die Verringerung des Luftwiderstands des
Fahrzeugs erreicht werden. Andererseits kann der Kraftstoffverbrauch durch die Ein-
führung neuer Technologien wie die Elektrifizierung des Antriebsstrangs oder die Ver-
wendung alternativer Energiequellen (z.B. Brennstoffzelle), reduziert werden ([2]). Im
Antriebsstrang überwiegen derzeit Maßnahmen zur Steigerung des Wirkungsgrads der
einzelnen Komponenten und des Systems als Ganzes.
Die Herausforderung all dieser Maßnahmen ist es, die zusätzlichen Gesamtkosten (für
Fahrzeuganschaffung wie auch für Betrieb) im Vergleich zur Effizienzsteigerung so ge-
ring wie möglich zu halten. Hierbei kann für einen PKW im Allgemeinen angenommen
werden, dass Standardmaßnahmen zur Reduktion eines Gramms CO2 üblicherweise
mehr als 30 € an zusätzlichen Produktionskosten verursachen (siehe Abbildung 2.10).
Aus diesem Grund ist es selbstverständlich, dass vorrangig nach Verbesserungen im
Wirkungsgrad gesucht wird, die niedrigere Kosten zur Reduktion eines Gramms CO2
aufweisen. Eine gängige Methode ist, durch kleine Verbesserungen, die oft einem evo-
lutionären Ansatz folgen zum Ziel zu kommen. Im Gegensatz dazu sind neue bzw.
revolutionäre Ansätze oft vergleichsweise komplex oder technisch nicht vollständig
ausgereift bzw. serientauglich.
Da der Hauptfokus der Fahrzeughersteller (OEM) bis jetzt lediglich auf Kraftstoffver-
brauch bzw. Emissionen im NEFZ fokussiert war, wurden Komponenten, die vorwie-
gend außerhalb dieses Testzyklus einen schlechten Wirkungsgrad aufweisen, nur wenig
optimiert. Durch die Anforderungen der neuen Gesetzgebung werden nun nach und
nach auch diese Komponenten verbessert.
Die vorliegende Arbeit widmet sich diesem, bis jetzt vernachlässigten, Potential. Der
Fokus liegt dabei auf Verbesserungen im Antriebsstrang, die durch neue Hydraulik-
konzepten in Schaltgetrieben realisiert werden können.

1.2 Antriebsstrang

Der Antriebsstrang ist eines der zentralen Elemente im Fahrzeug. Dabei inkludiert
er nicht nur ein oder mehrere Antriebsmaschinen und die dazugehörigen Getriebe,
sondern auch alle Übertragungselemente bis hin zum Rad (wie z.B. Halbwellen und
Differential). Jedes dieser Elemente hat einen Einfluss auf den Gesamtwirkungsgrad
des Antriebsstrangs. Aus diesem Grund ist der erste Ansatz, so wenig wie möglich
aktive Elemente für die Übermittlung der Leistung zu nützen, um die Effizienz zu er-
höhen. Neben der Bereitstellung der Antriebsenergie mit einem hohen Wirkungsgrad,
ist es die Aufgabe des Antriebsstrangs, einen hohen Komfort bzw. eine gute Fahrbar-
keit des Fahrzeugs zu gewährleisten. Zusätzlich zu diesen primären Anforderungen,
wo üblicherweise eine Verbesserung meist auch eine Verschlechterung einer anderen
Eigenschaft bewirkt, gibt es noch weitere Anforderungen, wie z.B. die Systemverfüg-
barkeit, die Zuverlässigkeit und die Wartung.
In einem Doppelkupplungsgetriebe (DKG), einem Automatikgetriebe (AT) oder einem
Automatisierten Manuellen Getriebe (AMT), wird mittels einer intelligenten Steue-
rung versucht, den bestmöglichen Kompromiss zwischen Fahrkomfort und Effizienz zu
erreichen. Aus der Sicht des Fahrkomforts, hinsichtlich der Dynamik des Fahrzeugs,
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1.3 Die Hydraulik eines automatisierten Getriebes

wäre es wünschenswert, bei der aktuellen Fahrzeuggeschwindigkeit eine hohe „Momen-
tenreserve“ zur Verfügung zu haben, um schnellstmöglich einer dynamischen Anfor-
derung des Fahrers folgen zu können. Jedoch ist in diesem Fall der Wirkungsgrad des
Systems vergleichsweise schlecht und auch der Fahrkomfort wegen höherer Geräusche
unzureichend. Mit der Erhöhung der Drehzahl der Verbrennungskraftmaschine (VKM)
kann mit einem kleineren Drehmoment dieselbe Leistung erzielt werden als bei einer
kleineren, wodurch die Momentenreserve bei hohen Drehzahlen erhöht wird. Die fort-
schreitende Komplexität des Antriebsstrangs, wie dies z.B. bei einem hybriden An-
triebsstrang der Fall ist, erhöht die Schwierigkeit, den bestmöglichen Wirkungsgrad
bei akzeptablen und reproduzierbarem Fahrkomfort sicher zu stellen. Unter Reprodu-
zierbarkeit ist in diesem Fall zu verstehen, dass unterschiedliche Antriebsmaschinen
unterschiedliche Dynamik aufweisen und nicht jederzeit zur Gänze oder gar nicht zur
Verfügung stehen. Somit kann sich das Fahrzeug für den Fahrer, z.B. bei unterschied-
lichen Batterieladezuständen, merkbar unterschiedlich verhalten.
Die Effizienz des Antriebsstrangs hängt außer von den einzelnen Komponenten auch
von deren Zusammenspiel ab. Hierbei spielt eine intelligente Steuerung eine entschei-
dende Rolle, wobei die Komplexität mit der Anzahl an Antriebsmaschinen und der
möglichen Betriebsmodi des Getriebes steigt.
Neben den oben genannten Faktoren sind die Lebenszykluskosten für den Käufer ent-
scheidend. Diese setzen sich aus den Produktionskosten, den Kosten während der Be-
nutzung des Produkts und den Entsorgungskosten zusammen. Die Kosten während
der Nutzung des Antriebsstrangs errechnen sich durch Kraftstoffverbrauch, Wartung,
Ersatzteile, Versicherung und Steuer. In der Kostenbetrachtung ist relevant, wie hoch
der Kraftstoffverbrauch und damit die CO2-Emissionen sind, um höhere Kosten in der
Produktion rechtfertigen zu können. In [84] werden die Lebenszykluskosten von drei
PKWs mit dem fast gleichen Kaufpreis von 20.000 € verglichen. Es zeigt sich, dass
bei einem ähnlichen Kaufpreis die Kosten pro Jahr sehr unterschiedlich sein können.
So sind die Lebenszykluskosten für den teuersten im Vergleich zum günstigsten PKW
um 750 €/Jahr höher.
Durch die neue Abnahmeprozedur WLTP und der Messung der Emissionen im prakti-
schen Fahrbetrieb, werden nun auch, neben der Optimierung der klassischen im NEFZ
relevanten Komponenten und des Gesamtsystems, andere Komponenten wie die Hy-
draulik eines automatisierten Getriebes optimiert. Hierbei gibt es Komponenten, die
sich gegenseitig im Wirkungsgrad beeinflussen und dadurch betriebsoptimal konzipiert
werden müssen, aber auch Komponenten, die entkoppelt verbessert werden können.
Die Getriebehydraulik ist eines dieser Teilsysteme, dem bis jetzt bezüglich Verbrauchs-
einsparung wenig Aufmerksamkeit geschenkt wurde. Die vorliegende Arbeit widmet
sich diesem Thema aus Sicht des gesamten Entwicklungsprozesses, beleuchtet Poten-
tiale, liefert Vorschläge zur Verbrauchsoptimierung und zeigt Ergebnisse beispielhafter
Umsetzungen.

1.3 Die Hydraulik eines automatisierten Getriebes

Die Steuerung von automatisierten Getrieben wird wegen der hohen Leistungsdich-
te, der guten Regeleigenschaften sowie der niedrigeren Produktionskosten (siehe [63])
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1 Einleitung

gegenüber elektrischer Betätigung, meist hydraulisch durchgeführt. Das verwendete
hydraulische Medium ist ein synthetisches Öl, welches neben der Betätigung von Ak-
tuatoren wie z.B. Kupplung, Bremse oder Gangsteller die Aufgabe hat, die Kühlung
und Schmierung von Bauteilen sicher zu stellen.

1.3.1 Konventionelle Lösungen

Im folgenden wird ein kurzer Überblick über Aufgaben und Wirkungsweise von kon-
ventionellen Hydrauliklösungen gegeben. Daran schließt eine Übersicht zu wichtigen
Entwicklungstrends an und erleichtert dem Leser eine Einordnung der im Anschluss
behandelten Zielstellung der Arbeit.
In konventionellen PKW-Getrieben, ob AMT, DKG oder AT, wird die Ölversorgung
für die Kühlung, Schmierung und Betätigung von Schaltelementen mittels einer me-
chanischen Pumpe mit konstanter Verdrängung durchgeführt, die direkt mit oder ohne
Übersetzung mit der Getriebeeingangswelle verbunden ist. In einigen Automatikgetrie-
ben gibt es zusätzlich eine Sekundärpumpe am Getriebeausgang. Diese meist kleinere
Pumpe kann eingesetzt werden, um die große Pumpe bei niedrigen Getriebeeingangs-
drehzahlen zu unterstützen oder bei hohen Drehzahlen zu ersetzen. Des Weiteren hat
sie die Aufgabe das Getriebe während des Abschleppens des PKWs ohne laufender
VKM mit Öl zu versorgen, um das Getriebe vor Beschädigung zu schützen.
Der Ölbedarf des Systems, welcher sich aus den Anforderungen der Aktuierung, Küh-
lung und Schmierung im größtmöglichen Fall ergibt, bestimmt dabei die Größe der
Pumpe. Da der größtmögliche Ölbedarf auch bei niedrigen Getriebeeingangsdrehzahlen
auftreten kann und der geförderte Ölvolumenstrom direkt proportional zur Drehzahl
ist, wird bei hohen Drehzahlen und bei niedrigeren Ölanforderungen unnötig viel Öl
gefördert. Dies führt zu einem hohen Leistungsbedarf der Pumpe und einem schlechten
Gesamtgetriebewirkungsgrad. Bereits in konventionellen Getrieben wird hierfür eine
akzeptable maximale Ölmenge definiert, um die Pumpengröße zu reduzieren und den
Wirkungsgrad zu erhöhen. Durchgeführt wird dies mit einer hydraulischen Steuerung,
die je nach Priorisierung die Ölflüsse verteilt. Hierbei genießt der Ölbedarf der Aktuie-
rung vor der Kühlung und der Schmierung den Vorzug. Es wird somit hingenommen,
dass nicht alle Anforderungen zur selben Zeit erfüllt werden können, um die Effizienz
zu erhöhen.

1.3.2 Entwicklungstrends

Die Auslegung eines hydraulisches Systems basiert auf der Definition von Anwen-
dungsfällen. Hier spielt in einem konventionellen Antriebsstrang das Anfahren des
Fahrzeugs eine bedeutende Rolle, da sich in diesem Anwendungsfall anspruchsvol-
le Anforderungen ergeben. Da bis vor kurzem der NEFZ-Zyklus (mit seinen wenig
dynamischen Betriebspunkten mit zusätzlich niedrigen Lastanforderungen und sehr
niedrigen Drehzahlen am Getriebeeingang) als Referenz für den Kraftstoffverbrauch
definiert war, wurde dem Potential zur Verbesserung des Gesamtwirkungsgrads der
Hydraulik nur wenig Beachtung geschenkt. Durch die neuen Regularien von WLTC
und RDE werden nun auch Betriebsbereiche mit hohen Getriebeeingangsdrehzahlen
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und hohen Eingangsleistungsanforderungen relevant.
Die Entwicklung bzw. die Verbesserung der Effizienz der Hydraulik geht bei den Pre-
miumfahrzeugherstellern, aber auch bei Fahrzeugherstellern niedriger Preissegmente
in Richtung Voll- oder Teilelektrifizierung des Systems. Dies bedeutet, dass bei Voll-
elektrifizierung die mechanische Pumpe durch eine oder mehrere elektrische Pumpen
ersetzt wird. Bei der Teilelektrifizierung wird die mechanische Pumpe durch eine oder
mehrere elektrische Pumpen ergänzt, wodurch die mechanische Pumpe verkleinert
werden kann. Meist ist die Teilelektrifizierung bezüglich der Kosten die attraktivs-
te Maßnahme zur C02-Reduktion und kann mit wenig Anpassungen der Hardware
durchgeführt werden. Für diese Variante der Elektrifizierung kann weiterhin die kon-
ventionelle Hydraulik verwendet werden und es muss nur die Versorgung der Pumpen
adaptiert werden. Ein weiterer Vorteil ist, dass die Komplexität der Änderung ge-
ring ist, weil die elektrische Pumpe nur bei hohen Anforderungen eingesetzt wird und
sich dadurch die Effizienz erhöht. Bei einer Vollelektrifizierung und dem vollständi-
gen Ersatz der mechanischen durch eine elektrische Pumpe kann die Effizienz weiter
gesteigert werden. Es entstehen hier jedoch zusätzliche Anforderungen durch die ho-
he Belastung des elektrischen Bordnetzes und die gewünschte Ausfallsicherheit des
Systems. All diese Möglichkeiten bezogen sich bis dato darauf, dass das hydraulische
System nur gering geändert wird. Eine Anpassung des hydraulischen Systems, wie
durch z.B. die Trennung von Niederdruck (Kühlung und Schmierung) und Hochdruck
(Betätigung der Aktuatoren) und die jeweilige Versorgung durch mindestens eine elek-
trische Pumpe für jeden Kreislauf, bringt eine weitere Steigerung der Effizienz. Hier
können nun beide Kreisläufe unabhängig und vor allem bedarfsgerecht mit ihrem ei-
genen Druckniveau gesteuert werden. Die Produktionskosten eines System mit mehr
als einer Pumpe bzw. mit einer elektrischen Pumpe erhöhen sich jedoch gegenüber
denen eines konventionellen Systems und auch die Anforderungen an andere Systeme
wie z.B. das elektrische Bordnetz werden erhöht.

1.4 Formulierung der Ziele und Abgrenzung der Arbeit

Die vorliegende Arbeit hat die systematische Verbesserung des Leistungsverbrauchs
eines elektro-hydraulischen Systems für automatisierte Fahrzeuggetriebe zum Ziel.
Hierfür wird eine neuartige Methodik präsentiert, die einerseits den Einfluss von Ex-
pertenwissen und Annahmen reduziert, andererseits ein hydraulisches System objek-
tiv nach Kriterien beurteilbar macht. Zur Beurteilung werden zwei der wichtigsten
Kriterien der Fahrzeugindustrie, die Produktionskosten und die Effizienz bzw. der
Leistungsverbrauch für ein hydraulisches System, herangezogen. Die Abwägung der
beiden Kriterien und die Auswahl des besten Systems für eine Anwendung erfolgt mit-
tels einer grafischen Darstellung der Mehrzieloptimierungsaufgabe. Da die Kriterien in
einem Zielkonflikt stehen, existieren oft mehrere optimale hydraulische Systeme (teu-
er&effizient vs. günstiger&weniger effizient). In der Arbeit wird weiter vorgeschlagen,
die maximalen Produktionskosten für die Reduktion eines Gramms CO2 heranzuzie-
hen, um die Anzahl der Lösungen weiter einzuschränken.
Im Vergleich zur bisherigen Entwicklungsmethodik wird das hydraulische System nicht
nur auf Extrembedingungen ausgelegt, sondern auch anhand eines oder mehrerer
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1 Einleitung

Referenzzyklen (z.B.WLTC, RDE) beurteilt. Durch diesen Zusammenhang kann nicht
nur ein ausreichendes System hinsichtlich maximaler Anforderungen definiert werden,
sondern es kann bei der richtigen Wahl des Referenzzyklus auch im generellen Fahrbe-
trieb das verbrauchsoptimalste System unter Berücksichtigung der Produktionskosten
gefunden werden.
Neben der Auswahl eines hydraulischen Systems, berücksichtigt die Methodik Anforde-
rungen an das System bereits während der Entwicklung und bietet die Möglichkeit der
Ableitung von neuen Anforderungen, abhängig vom jeweiligen hydraulischen Layout
wie z.B. Anforderungen an die Funktionssoftware, Funktionssicherheit, Systemstabili-
tät und Systemverfügbarkeit.
Die entwickelte modellbasierte Methodik stützt sich auf die Anwendung genauer Simu-
lationsmodelle und den Einsatz von Regelstrategien um einerseits ein optimales System
zu finden und andererseits diese Systeme in der Praxis umsetzen zu können. Zusätz-
lich zeigt die Berücksichtigung von Softwarefunktionen Potential zur Verringerung der
Komplexität des hydraulischen Systems und zur Senkung des Leistungsverbrauchs.
Anhand von zwei Beispielen werden die Vorteile dieser neu entwickelte Methodik ge-
zeigt. Beispiel 1 zeigt die Optimierung eines Kühl- und Schmierkreislaufs für ein hy-
bridisiertes AT und die daraus folgenden Anforderungen an die Funktionssoftware.
Zusätzlich zeigt dieses Beispiel, wie das Zusammenspiel zwischen der Auswahl des
hydraulischen Systems und der Definition der Funktionssoftware erst ein optimales
System ermöglicht. Beispiel 2 zeigt ein Doppelkupplungsgetriebe und das Verbesse-
rungspotential, wenn nur geringe Änderungen zugelassen sind.

1.5 Gliederung

Die Arbeit behandelt im Weiteren zuerst einen Überblick über die aktuell verwende-
ten elektro-hydraulischen Systeme und wie diese entwickelt und worauf dabei geachtet
werden muss. Anschließend werden die wichtigsten Anforderungen an das System zu-
sammengefasst, um einen nicht einschlägigen Leser die Rahmenbedingungen dieses
Systems näherzubringen. Im Anschluss werden die notwendigen Modelle für die spä-
teren Anwendungsfälle und die neu entwickelte Methodik mit ihren Vor- und Nach-
teilen beschrieben. Es folgt ein Auszug über den Softwareentwicklungsprozess und ein
Exkurs über den Einfluss der Verteilung von Softwarefunktionen eines hybriden An-
triebsstrangs. Danach bezieht sich diese Arbeit wieder vollständig auf die Optimierung
des elektro-hydraulischen Systems und wie mithilfe von Softwarefunktionen eine effizi-
ente Kühlölstrategie umgesetzt werden kann, um eine hohe Systemverfügbarkeit und
-sicherheit gewährleisten zu können. Ein weiteres Kapitel widmet sich der Anwendung
der neuen Entwicklungsmethodik und dem Zusammenspiel mit den neu entwickel-
ten Softwarefunktionen. Hierfür wird die neue Methodik mit zwei unterschiedlichen
Anwendungsbeispielen demonstriert. Ein Ergebnis wird mittels dynamischer Simula-
tion überprüft, das andere Beispiel präsentiert die Kombination von einem modernen
elektro-hydraulischen Layout und dem Softwarealgorithmus. Die Arbeit schließt mit
einer Zusammenfassung der Ergebnisse und gibt einen Ausblick auf weiterführende
Einsatzmöglichkeiten.
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2
Methodik

Dieses Kapitel zeigt eine neue Methodik zur Entwicklung von elektrohy-
draulischen Systemen für AT-Getrieben. Hierfür wird zuerst ein Überblick
über vergangene und neue elektro-hydraulische Systeme gegeben. Anschlie-
ßend werden die Anforderungen an das System und die davon direkt beein-
flussten Systeme diskutiert. Danach wird die modellbasierte Methode zur
Bestimmung eines optimalen elektro-hydraulischen Layouts und deren Mo-
delle beschrieben. Das letzte Unterkapitel zeigt, dass einige hydraulische
Layouts nur mit Hilfe von Softwarefunktionen umgesetzt werden können,
um ein energie-optimales und stabiles System zu erhalten.

2.1 Überblick

Folgender Abschnitt gibt einen Überblick über die Aufgaben und Funktionen der Hy-
draulik und wie sich diese in den letzten Jahren weiterentwickelt haben. Anschließend
wird gezeigt, wie ein mechatronisches System entwickelt wird und wie die aktuelle Ent-
wicklungsmethodik eines elektro-hydraulischen Systems aufgebaut ist. Danach werden
die Anforderungen an ein elektro-hydraulisches System, die für diese Arbeit wichtig
sind detailliert und zusätzliche zu berücksichtigende zusammengefasst, um dem Leser
die Komplexität solch eines Systems näher zu bringen. Darauffolgend werden die in
dieser Arbeit notwendigen mathematischen Modelle beschrieben. Im Anschluss folgt
die Einführung der neuen modellbasierten Entwicklungsmethodik und der Optimie-
rungsmöglichkeiten, und wie durch eine gezielte Nutzung von Softwarefunktionen das
System weiter verbessert werden kann.

2.1.1 Aufgaben und Funktionen der Hydraulik in Fahrzeuggetrieben

In der Fahrzeugindustrie ist der Anwendungsbereich der Hydraulik sehr weitreichend.
Der Einsatz reicht von Lenk- und Bremssystemen, Kraftübertragung, Regelung der
Temperatur bis hin zu Schmierung von Komponenten und Antriebstechnik. Auch in
verzweigen Getrieben (siehe [29, Seite 116]) oder in Antriebskonzepten findet die Hy-
draulik ihre Anwendung (siehe [26]).
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In automatisierten Fahrzeuggetrieben wird die Hydraulik üblicherweise für folgende
Aufgaben eingesetzt:

1. Betätigung von Aktuatoren (Kupplung, Bremse, Gangsteller, etc.)
2. Leistungsübertragung (Drehmomentenwandler, etc.)
3. Kühlung von Komponenten
4. Schmierung von Komponenten

Hier wurde ganz bewusst zwischen Betätigung von Aktuatoren, wie der Kupplung und
Gangsteller, und der Leistungsübertragung unterschieden, um beim Layout-Design der
Hydraulik die Unterscheidung einfacher durchführen zu können. Die Betätigung von
Aktuatoren kann sowohl elektro-hydraulisch (größter Marktanteil), als auch elektro-
pneumatisch oder elektro-mechanisch durchgeführt werden. Der große Vorteil der Hy-
draulik gegenüber der Pneumatik liegt in der höheren Regelgüte (minimale Hysterese)
und der höheren erreichbaren Dynamik. Die Baugröße und die höheren Kosten wirken
sich auch nachteilig bei der elektro-mechanischen Variante aus.
Die Leistungsübertragung kann zusätzlich zur hydraulischen Übertragung auch me-
chanisch oder elektrisch erfolgen. In der Tabelle 2.1 sind die einzelnen Varianten nach
Beurteilungskriterien aus [45] gegenübergestellt.

Tabelle 2.1: Übersicht von Kraft- und Energieübertragungsmöglichkeiten nach unter-
schiedlichen Kriterien

mechanisch hydraulisch elektrisch
Kraftdichte sehr gut gut schlecht
Steuerbarkeit schlecht gut gut
Wirkungsgrad gut schlecht schlecht
Leistungsübertragung auf schlecht gut sehr gutmittlere Entfernungen

Bei der Leistungsübertragung ist die Hydraulik vor allem durch ihr kleines Gewicht und
wenig benötigtes Volumen bei gleichzeitig hoher Kraft bei kleinen Drehzahlen gegen-
über anderen Konzepten im Vorteil ([3, Seite 4]). Aus diesem Grund findet die Hydrau-
lik in Off-Road-Anwendungen von Baumaschinen (z.B. Radlader, Bagger, Traktoren)
ein großes Einsatzgebiet.
Ein weiterer Vorteil ist, dass Kühlung und Schmierung von Komponenten dieselbe
hydraulische Flüssigkeit wie für die Betätigung der Aktuator und der Leistungsüber-
tragung verwendet werden kann. Hierfür ist es wesentlich, ein Hydrauliköl zu wählen,
welches entsprechend geeignete physikalische Eigenschaften wie Viskosität und Wär-
meleitfähigkeit aufweist. Vorwiegend werden hierfür mineralölbasische und biologisch
schnell abbaubare Druckflüssigkeiten eingesetzt.
Die Vorteile der Hydraulik sind in [82, Seite 4] und [80, Seite 2] zusammengefasst.
Vorteile sind:

• hohes Verhältnis von Leistung zu Gewicht
• hohes Verhältnis von Leistung zu Bauraum
• hohe Dynamik
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• einfacher Aufbau mit wenig beweglichen Elementen
• in den meisten Fällen arbeitet das Hydrauliköl gleichzeitig auch als Schmier- und

Kühlmedium
Nachteile sind:

• hohe Leckölverluste führen zu einem schlechten Wirkungsgrad, deshalb ist eine
hohe Fertigungsgenauigkeit der Bauteile gefordert

• hohe Anforderung an die Filtrierung des Hydrauliköls
• Alterung des Hydrauliköls
• Betriebstemperaturabhängigkeit des Öls (Viskosität)
• Elastizitätsmodul des Hydrauliköls KÖl = 0,9 - 2 GPa - es ist um den Faktor

100 weicher als Stahl KStahl = 160 GPa
• Luftaufnahmevermögen und Schaumbildung
• geringe Dämpfung und relativ hohe Schwingungsneigung durch die hohe Leis-

tungsdichte
Zur Verbesserung der Öleigenschaften werden Additive und Inhibitoren eingesetzt.
Diese können die folgenden Eigenschaften verbessern ([82, Seite 31]):

• Korrosionsschutz
• Viskositätsindexes
• Verminderung der Schaumbildung
• Verschleißschutz
• Reibwertverminderer (fricition modifer)
• Schmutztragevermögen

Generell ist es möglich, Wasser als Medium einzusetzen, es gilt als historisch älteste
Druckflüssigkeit. Praktisch gesehen hat Wasser einige entscheidende Nachteile ([81,
Seite 13]) für den Einsatz in einem Automatikgetriebe:

• hohe Korrosionsgefahr
• Kavitation
• höheres Elastizitätsmodul KWasser = 2 - 2,7 GPa als vergleichbare Hydrauliköle
• fehlende Schmierfähigkeit
• geringer benutzbarer Temperaturbereich (Siede- und Gefrierpunkt)
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2.1.2 Auslegung konventioneller und moderner elektro-hydraulischer Systeme

Im folgenden werden einzelne Varianten (steigende Elektrifizierung) näher beschrieben.
Entsprechende Ansätze zur Auslegung aus der Literatur werden zusammengefasst.
Die Aufmerksamkeit liegt auf dem Energiebedarf der Hydraulik. Dieser setzt sich zu-
sammen aus

• der benötigten Leistung der Pumpen,
• der elektrischen Leistung der Ventile und
• der elektrischen Leistung des Steuergeräts.

Die Anforderungen der Pumpe ergeben sich aus den Systemanforderungen (maximale
Ölmenge und maximaler Druck) und deren Verlusten. Sie bestehen aus

• den Leckölverlusten,
• der Effizienz der Pumpen,
• des Arbeitsdrucks der Pumpen und
• der geforderten Ölmengen (siehe Abschnitt 2.2).

Die Leckölverluste sind abhängig vom Zustand des Systems und der Temperatur. Der
Zustand des Systems wird durch seine Zustandsgrößen bestimmt. Diese setzen sich aus
Druckdifferenzen im System und den Zuständen der Aktuatoren wie z.B. der Kupp-
lung und den Ventilen (z.B. offen und geschlossen) zusammen.
Generell kann die Effizienz erhöht und der Leistungsverbrauch der Hydraulik reduziert
werden, indem die Anforderungen an die Pumpe und die Verluste minimiert werden.
Der Anteil des elektrischen Steuergeräts und der Ventile am Gesamtenergiebedarf ist
bei klassischen hydraulischen Steuerungen nicht vernachlässigbar, beträgt aber nur
10 % vom Gesamtverbrauch.
Für die oben genannten Anforderungen wird in klassischen Automatikgetrieben eine
mechanische Ölpumpe verwendet. Diese Pumpe ist mechanisch mit der Getriebeein-
gangswelle verbunden. Der geförderte Volumenstrom Qpump in l/min berechnet sich
aus:

Qpump � n �D � ηvol (2.1)

Dabei ist n in 1/min die Getriebeeingangsdrehzahl, D in cc/rev das Verdrängungs-
volumen der Pumpe und ηvol der volumetrische Wirkungsgrad der Pumpe. Bei einem
ηvol = 1 handelt es sich um den theoretisch förderbaren Volumenstrom der Pumpe,
wenn keine Leckölverluste auftreten würden. In der Praxis ist ηvol jedoch von vielen
Parametern wie z.B. dem Druck oder der Temperatur abhängig. Der Aufbau einer
solchen hydraulischen Steuerung ist schematisch in Abbildung 2.1 dargestellt. Diese
besteht wie im Abschnitt 2.1.1 beschrieben aus der Aktuierung, Kühlung und der
Schmierung. Alle drei haben unterschiedliche Druckniveaus, deshalb wird zwischen
Hochdruck für die Aktuierung und Niederdruck für die Kühlung sowie Schmierung
unterschieden. Der Punkt der Leistungsübertragung ist hier nicht angeführt, obwohl
bei AT-Getrieben sehr oft ein Drehmomentenwandler eingesetzt wird. In dieser Arbeit
wird in Beispielen auf die Optimierung von Hybridgetrieben bzw. auf DKG und nicht
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Abbildung 2.1: Layoutkonfiguration I - Klassisches Hydrauliklayout mit einer mecha-
nischen Pumpe. Die Pumpe versorgt das Hochdrucksystem für die Ak-
tuatoren und das Niederdrucksystem für die Kühlung und Schmierung.

auf AT der Fokus gelegt. Der Drehmomentenwandler kann jedoch einfach mit einem
eigenen Druckniveau im Schaltbild eingefügt und mit der in den folgenden Abschnitten
beschrieben Methodik umgesetzt werden.
In [34] wird gezeigt, wie unterschiedliche Pumpenkonfigurationen die Effizienz des
Systems verbessern können. Diese variieren von einer mechanischen Pumpe, über die
Kombination von elektrischer und mechanischer Pumpe bis hin zum Einsatz von meh-
reren elektrischen Pumpen. Zusätzlich zeigt [34] den Vergleich der Effizienz zwischen
der elektro-mechanischen und der elektro-hydraulischen Aktuierung von Kupplungen,
wobei die Kosten und der benötigte Bauraum nicht berücksichtigt werden. In [57]
und [1] werden zusätzliche Ansätze zur Reduktion des Leistungsverbrauchs mittels
der Pumpenauswahl diskutiert. Diese Publikationen behandeln nicht unterschiedliche
Layoutkonfigurationen, sondern welche Pumpenart (z.B. Flügelzellenpumpe, Innen-
zahnradpumpe, Außenzahnradpumpe, usw.) am besten für die jeweiligen Anwendun-
gen geeignet ist. In [1] wird das Einsparungspotential einer mechanischen Pumpe mit
variablem gegenüber einer mit konstantem Verdrängungsvolumen gezeigt.
Die Layoutkonfiguration II in der Abbildung 2.2 hat denselben Aufbau wie die Lay-
out I, jedoch besitzt die mechanische Pumpe ein variables Verdrängungsvolumen. Sol-
che Systeme lassen oft einen guten Wirkungsgrad in einigen Betriebspunkten vermissen
und sie weisen zusätzlich oft eine hohe Neigung zur Instabilität auf. In [53] wird die
Komplexität der Modellbildung für eine Pumpe mit variablen Verdrängungsvolumen
gezeigt. In [52] und [51] wird die Problematik der Regelung und der Stabilität der varia-
blen Verdrängungspumpe diskutiert. Dessen Simulationsergebnisse zeigen den großen
regelungstechnischen Aufwand, um ein stabiles System zu gewährleisten. Es sind wei-
tere mechanische Bauteile und ein elektrisches Ventil notwendig, um solch ein System
steuern zu können. Durch die zusätzlich benötigten Bauteile, erhöhen sich allerdings
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Abbildung 2.2: Layoutkonfiguration II - Hydrauliklayout mit einer mechanischen Pum-
pe mit variablem Verdrängungsvolumen. Die Pumpe versorgt das Hoch-
drucksystem für die Aktuatoren und das Niederdrucksystem für die
Kühlung und Schmierung.

die Produktionskosten gegenüber Layoutkonfiguration I.
In Layoutkonfiguration III in Abbildung 2.3 wurde das Layout um eine elektrische
Pumpe erweitert. Bis auf diese zusätzliche Pumpe wurde das System nicht verändert.
Die elektrische Pumpe hat die Aufgabe die mechanische Pumpe mit konstanten Ver-
drängungsvolumen zu unterstützen. In allen anderen Betriebszuständen bleibt die elek-
trische Pumpe abgeschaltet und verbraucht keine Energie. Die Größe der elektrischen
Pumpe hängt von der Verfügbarkeit der elektrischen Leistung ab. Bei konventionel-
len Antriebssträngen ist diese sehr eingeschränkt und führt zu Pumpen mit geringer
maximal verfügbarer Leistung (je nach Fahrzeugtyp zwischen 200-500 W). Hingegen
steht in einem elektrifizierten Antriebsstrang mehr Energie zur Verfügung, wodurch
auch die maximale verfügbare Leistung steigt.
In der Abbildung 2.4 sind die Layoutvarianten I und III gegenübergestellt. Die Abbil-
dung hat das Ziel, das grundsätzliche qualitative Potential von Variante III gegenüber
Variante I zu erörtern und es enthält daher keine konkreten Werte. In rot ist Vari-
ante I mit einer mechanischen Pumpe dargestellt. Diese hat unter der Anwendung
von Gleichung 2.1 bei konstanter Effizienz ηvol eine lineare Abhängigkeit der Leistung
von der Getriebeeingangsdrehzahl n. In der Variante II-a, die in grün dargestellt ist,
wird die Größe der Pumpe (Verdrängungsvolumen D) reduziert und die maximale
Leistungsanforderung, die hier im Leerlauf definiert ist, durch die elektrische Pumpe
bei Bedarf bereitgestellt. Das bedeutet, dass die Variante II-a gegenüber I oberhalb
der Leerlaufdrehzahl den Energieeinsatz reduziert und bei geringeren Anforderungen
im Leerlaufpunkt auch dort ein Einsparungspotential besitzt. In der Variante II-b
wird die mechanische Pumpe weiter reduziert. Dies führt einerseits zur Erhöhung der
Größe und der maximal notwendigen Leistung der elektrischen Pumpe, schafft aber
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Abbildung 2.3: Layoutkonfiguration III - Hydrauliklayout mit einer elektrischen und
einer mechanischen Pumpe. Die Versorgung des Hoch- und Nieder-
druckkreislaufs kann mit einer oder mit beiden Pumpen durchgeführt
werden.

andererseits Potential zur weiteren Reduktion des Leistungsbedarfs. Die mechanische
Leistung der Pumpe Pmech in W berechnet sich aus:

Pmech � pHD �QHD

ηvol � ηmech
. (2.2)

Dabei ist pHD der Druck in bar nach der Pumpe, QHD der geförderte Volumenstrom in
l/min, ηvol der volumetrische und ηmech der mechanische Wirkungsgrad der Pumpe. Für
die elektrische Pumpe muss die elektrische Leistung berechnet werden, wobei zusätzlich
der elektrische Wirkungsgrad ηel berücksichtigt werden muss und sich dadurch ergibt:

Pel � Pmech
ηel

(2.3)

Um einen fairen Vergleich zwischen mechanischer und elektrischer Pumpe zu gewähr-
leisten, muss bei einem konventionellen Antriebsstrang entweder die mechanische Leis-
tung in eine elektrische Leistung umgerechnet werden (z.B. über den Wirkungsgrad
der Lichtmaschine) oder genau umgekehrt. Bei einem hybriden Antriebsstrang soll-
te zusätzlich berücksichtigt werden, wie die verfügbare elektrische Leistung generiert
wurde.
Vergleicht man die beiden Varianten nun anhand von Kriterien, kann festgehalten
werden, dass Variante I gegenüber Variante II bei den Produktionskosten und beim
Platzbedarf der Komponenten im Vorteil, jedoch bei der Erweiterung des Getriebes
zu einem Hybridfahrzeug im Nachteil ist.
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Abbildung 2.4: Das Einsparungspotential der benötigten Leistung der Variante III ge-
genüber der Variante I ist abhängig von der Wahl der Pumpengröße.

Teilt man den Hochdruck- (HD) und den Niederdruckkreislauf (ND) in zwei unabhän-
gige Kreisläufe auf, reduziert sich der Leistungsbedarf durch die zwei unterschiedlich
großen Druckniveaus nach Gleichung 2.2 zu

Pmech � pHD �QHD

ηvol,HD � ηmech,HD
� pND �QND

ηvol,ND � ηmech,ND
. (2.4)

So ein System ist in der Abbildung 2.5 als Layoutkonfiguration IV mit zwei elektri-
schen Pumpen dargestellt. Im Hochdrucksystem kann, wie in der Abbildung gezeigt,
entweder ein großer Akkumulator oder eine Kombination von Arbeitsdruckregelschie-
ber und Druckregelventil zur Bereitstellung des Arbeitsdrucks verwendet werden. In
der Arbeit von [37] wird der Vergleich dieser zwei Systeme nach den Kriterien der
Produktionskosten und dem Leistungsverbrauch diskutiert.
In der Abbildung 2.6 ist der Vergleich zwischen der Layoutkonfiguration I und IV dar-
gestellt. In rot ist die Variante I mit der mechanischen Pumpe und ihrer Abhängigkeit
von der Getriebeeingangsdrehzahl n abgebildet. Wie in der Layoutkonfiguration sind in
Variante IV auch die Leistungsanforderungen auf zwei elektrische Pumpen aufgeteilt.
Durch die Verwendung der elektrischen Pumpen gibt es nicht die Abhängigkeit von
der Getriebeeingangsdrehzahl n und somit kann auch der benötigte Ölfluss unabhän-
gig geregelt werden. In blau ist der Verbrauch der Aktuierung dargestellt. Hier handelt
es sich, so wie auch für die Kühlung und Schmierung, um einen über einen Zyklus ge-
mittelten Wert. Für die Kühlung und Schmierung gibt es je nach Betriebspunkt einen
minimalen (oranges Feld) und einen maximalen (oranges und grünes Feld) zyklisch
gemittelten Wert. Im Vergleich zwischen Variante I und IV kann somit ein großes
Einsparungspotential in allen Betriebspunkten erreicht werden. Bei der Gegenüber-
stellung der zusätzlichen Kriterien ist die Variante I beim benötigten Bauraum und
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Abbildung 2.5: Layoutkonfiguration IV - Aufteilung des Hoch- und Niederdruckkreis-

laufs auf zwei unabhängige Kreisläufe und deren Versorgung mit jeweils
einer elektrischen Pumpe.

Variante I
(mech. Pumpe)

Schmierung & Kühlung Maximum

Einsparung

Zyklische
Mittelwerte

MaximumLeerlauf Drehzahl

Aktuierung

Schmierung & Kühlung Minimum

Variante IV
(2 el. Pumpen)

Einsparung @ 
Minimum Last

Leistung

Abbildung 2.6: Vergleich des Einsparungspotentials der benötigten Leistung der Vari-
ante VI mit zwei unabhängigen Kreisläufen und zwei elektrischen Pum-
pen gegenüber der Variante I mit einer mechanischen Pumpe.

den Kosten im Vorteil, aber bei der Erweiterung zu einem elektro-hybriden Antriebs-
strang im Nachteil. Variante IV ist mittlerweile ein bewehrter Ansatz als Anwendung
für dedizierte Hybridgetriebe (DHT), die erstmal in [28] definiert wurden.
In der Tabelle 2.2 sind die vier Layoutkonfigurationen, mit den unterschiedlichen
Kriterien bewertet, dargestellt. Sie zeigt, dass mittels der Erhöhung der Kosten der

15



2 Methodik

Tabelle 2.2: Vergleich der einzelnen Layoutkonfigurationen nach unterschiedlichen
Kriterien

Variante Konfiguration Kosten Effizienz Bauraum Hybriderweiterung
I Mech. Pumpe + - + -
II Var. Mech. Pumpe - + 0 -

III Mech. Pumpe - - ++ - +El. Pumpe
IV 2 x El. Pumpe - - +++ - ++

Wirkungsgrad mit einer zusätzlichen elektrischen Pumpe bzw. mit einem System mit
ausschließlich elektrischen Pumpen, verbessert werden kann. In [30] wird ein Automa-
tikgetriebe mit Drehmomentenwandler und [59] ein Doppelkupplungsgetriebe, wo nur
eine mechanische Pumpe verbaut wurde, gezeigt. Die Erweiterung durch eine zusätzli-
che elektrische Pumpe, wie es in [15] mit einem Doppelkupplungsgetriebe beschrieben
ist, würde zur einer Reduktion des Leistungsverbrauchs führen. Um nicht die Sum-
me der Anforderungen von den Aktuatoren, der Kühlung und Schmierung gleichzeitig
bedienen zu müssen, wird eine Priorisierung durchgeführt. Diese führt zu einer Re-
duzierung der maximal angeforderten Ölmenge und zur Verkleinerung der Pumpen-
größe. Alle vorhin erwähnten Konzepte beinhalten bereits diese Art der Verkleinerung
der Pumpe. Die höchste Priorität hat die Aktuierung, gefolgt von der Kühlung und
der Schmierung. Dabei wird in Kauf genommen, dass z.B. für eine kurze Zeit keine
Kühlung und Schmierung bedient werden kann. Des Weiteren können noch zusätzli-
che Prioritäten wie z.B. zur Befüllung eines Druckspeichers, wie in [36] beschrieben,
eingebaut werden.
Eine weitere Reduzierung des Leistungsverbrauchs kann mit einer bedarfsgerechten
Bereitstellung der angeforderten Ölmengen erreicht werden. Diese Option der Leis-
tungsreduktion wird in dieser Arbeit in den folgenden Abschnitten diskutiert.
Die Erhöhung der Effizienz der Pumpen und die Reduktion der Leckölverluste sind
weitere Punkte zur Reduktion des Leistungsverbrauchs an dessen Verbesserung kon-
tinuierlich gearbeitet wird. Hinsichtlich des Arbeitsdrucks, gibt es immer wieder Be-
mühungen um diesen abzusenken, jedoch muss die Regelbarkeit des System mitbe-
rücksichtigt werden, um hier das bestmögliche Ergebnis nicht nur in Richtung des
Kraftstoffverbrauch sondern auch der Fahrbarkeit zu finden.
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2.1.3 Entwicklungsprozess

Die in dieser Arbeit vorgeschlagenen Methodik gliedert sich in den in der Fahrzeug-
industrie gebräuchlichen Entwicklungsprozess ein und verwendet sogenannte „Front-
Loading“ Ansätze der modellbasierten Entwicklung. Dieser Entwicklungsrahmen ist
im folgenden kurz umrissen.
Die stetig wachsende Integration und Zunahme von elektrischen Komponenten in me-
chanischen und hydraulischen Systemen bietet die Möglichkeit der genaueren Rege-
lung auf definierte Größen und die Optimierung von Prozessen (z.B. höhere Qualität,
geringere Sollwertabweichung, Diagnose, Erkennung von notwendigen Servicemaßnah-
men, Erhöhung des Wartungsintervalls, uvm.). Dieses Zusammenspiel von unterschied-
lichen Domänen wird unter dem Begriff mechatronische Systeme zusammengefasst. In
[16, Seite 5] werden Eigenschaften von mechanischen und mechatronischen Systemen
gegenübergestellt. Daraus können Vorteile von mechatronischen Systemen abgeleitet
werden:

• kompakter und einfacherer mechanischer Aufbau
• exaktere Regelung
• Regelung auf nicht messbare Größen
• Fehlerdiagnose
• usw.

Die Entwicklung eines Produktes aus mehr als einer Domäne ist komplexer als die aus
nur einer (z.B. durch Schnittstellen, unterschiedliche physikalische Domänen, Inter-
aktion der Domänen). Aus diesem Grund wurden unterstützend eigene Produktent-
wicklungsprozesse erstellt, um eine systematische Entwicklung zu gewährleisten. Diese
unterstützen die Entwicklung von der Produktdefinition, über die Produktentstehung
bis hin zur Serienbetreuung ([14, Seite 1276]).
Zuerst wurde die Entwicklung von mechatronischen Systemen jeder einzelnen Domäne
parallel von unten nach oben (Bottom-up-Design) mit wenig Abstimmungen durchge-
führt. Um das Zusammenspiel zu verbessern wurde die Methode von oben nach unten
(Top-down-Design) eingeführt, wobei die Anzahl der Abstimmungen erhöht wird. So
kann während der Entwicklung auf Probleme reagiert und es können Lösungen be-
rücksichtigt werden. Heutzutage wird für die Entwicklung sehr oft auf das V-Modell
zurückgegriffen. Dieses ist nach [46, Seite 36] in der Abbildung 2.7 dargestellt. Dabei
beinhaltet der linke Pfad die Definition und die Entwicklung des Produkts und der
rechte Pfad die Verifikation und Validierung jedes einzelnen Schrittes. Die Entwick-
lung beginnt auf der obersten Ebene mit der Definition des Produkts und wird in
jedem darauffolgenden Schritt in seine einzelnen Domänen und Unterdomänen verfei-
nert. Dabei gibt es zu jedem Punkt am linken Pfad ein Gegenstück am rechten Pfad.
Dadurch wird sichergestellt, dass jeder einzelne Schritt mittels Tests den definierten
Anforderungen entspricht. Dass V-Modell wird iterativ bzw. zyklisch durchlaufen.
Zusätzlich fördert das V-Modell die virtuelle Entwicklung und rechtfertigt die eines
virtuellen Prototypen ([14]). Durch Virtualisierung können nämlich die Entwicklungs-
zeit verkürzt und bereits frühzeitig Eigenschaften des Endprodukts überprüft wer-
den. Die Prototypen bedienen sich dabei mathematischer Modelle zur Beschreibung

17



2 Methodik

von Komponenteneigenschaften. Diese Form wird auch modellbasierte Entwicklung
genannt, die sehr stark in der Automobilindustrie Fuß gefasst hat ([50]). Neben Mo-
dellierungssprachen für mathematische Modelle werden auch Sprachen zur Beschrei-
bung von komplexen Systemen verwendet. Eine gängige grafische und standardisierte
Modellierungssprache in der Automobilindustrie ist SysML [4, Seite 3], um die Kom-
plexität besser zu steuern.

Anforderungen

Spezifikationen

Systementwurf

Modellbildung und Simulation

Komponentenentwurf 
(domänenspezifisch)

Prototypen

Mechatronische Komponenten

Komponententests

Systemintegration (Hardware)

Systemintegration (Software)

Systemtests

Feldtests

Produktion

Anwendungsfälle

Testergebnisse / 
Validierung

Testfälle

Verifikation

Abbildung 2.7: Entwurfsschritte für mechatronische Systeme im V-Modell [46, Seite
36]
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2.1.4 Aktuelle Entwicklungsmethodik für die Getriebehydraulik

Die aktuelle Methodik zur Entwicklung einer elektro-hydraulischen Steuerung für Au-
tomatikgetriebe beginnt, wenn das Getriebelayout mit seinen Übersetzungen, Anzahl
der Kupplungen, usw. definiert ist. Daraus werden Anforderungen, wie in Abschnitt 2.2
definiert, für die hydraulische Steuerung abgeleitet. Um Entwicklungs- und Produkti-
onskosten zu sparen, ist es durchwegs eine gängige Methodik, die Hydraulik nicht nur
für ein Getriebelayout, sondern für mehr als eines, wie z.B. für eine Getriebefamilie,
zu verwenden. Eine Getriebefamilie ist ein Konzept, bei dem bei unterschiedlichen Ge-
trieben (z.B. mit unterschiedlicher Anzahl an Gängen oder unterschiedlichem maximal
übertragbaren Moment) die Anzahl an Gleichteilen hoch ist. Der Vorteil einer Getrie-
befamilie ist, dass die Produktionskosten durch die höhere Anzahl an produzierten
Gleichstücken für jede Getriebevariante abnimmt.
Darüber hinaus kann eine bestehende Hydraulik von einem Automatikgetriebe, nach
der Hybridisierung des Automatikgetriebes zu einem Hybriden, weiter verwendet wer-
den. Bei der Hybridisierung eines konventionellen PKWs wird oft ein Elektromotor und
eine zusätzliche Kupplung zwischen Verbrennungskraftmaschine und Getriebe einge-
fügt, um ein Vollhybridfahrzeug zu erhalten. Es stehen somit zwei unterschiedliche
Antriebsquellen zur Verfügung. Diese Form des hybriden Antriebsstrangs wird P2-
Hybrid genannt. Für eine nähere Beschreibung dieser Thematik sei auf [33, Seite 6]
verwiesen. Die zusätzliche Kupplung und Elemente im Antriebsstrang können nun
entweder mit einer eigenen unabhängigen Hydraulik oder durch die Erweiterung einer
bestehenden Hydraulik versorgt werden. Zusätzlich wird in diesem Zusammenhang die
ursprünglich verwendete Hydraulik oft hinsichtlich des Pumpenlayouts modernisiert
(siehe Abschnitt 2.1.1).
Die Standardmethodik zur Entwicklung einer elektro-hydraulischen Steuerung für Au-
tomatikgetriebe ist in der Abbildung 2.8 dargestellt. Am Anfang steht, wie bei jeder
Entwicklung, die Definition von Eingangsparametern und die Erfüllung von Lastfällen
(siehe Abschnitt 2.2). Da in dieser frühen Phase der Entwicklung noch nicht alle Daten
zur Verfügung stehen, werden Annahmen getroffen. Diese beruhen auf Erfahrungs-
werten der Entwickler und werden als Expertenwissen bezeichnet. Es fließen somit
Unsicherheiten und Unbestimmtheiten in die Entwicklung ein, die durch jahrelange
Erfahrung ausgeglichen werden müssen. In [70, Seite 31] wird dem Mitarbeiter eine
Schlüsselrolle in der Entwicklung von mechatronischen Systemen gegeben. Nur durch
die Nutzung von Erfahrung und Expertenwissen kann es zu einer erfolgreichen Ent-
wicklung kommen - dazu gibt es keine Alternative. Die Eingangsparameter teilen sich
in scharfe und unscharfe Designparameter auf. Scharfe sind diejenigen die exakt und
unscharfe die nicht exakt (z.B. durch Annahmen oder Expertenwissen) definiert wer-
den können.
Beispiele für die scharfe Designparameter sind:

• Öleigenschaften (z.B. Viskosität, Dichte, Wärmeübergangskoeffizent, ...)
• Anzahl der Kupplungen und Bremsen
• Anzahl der Gangsteller
• Maximales Kupplungsmoment
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• Maximales Moment zu Druckverhältnis
• Effizienzparameter (maximaler Arbeitsdruck, Pumpenlayout)
• Maximal zur Verfügung stehende elektrische Leistung
• Leckölvolumen von vorhandenen Komponenten
• ...

Daten-
aufbereitung

Lastfälle & 

Eingangs-

parameter

Layout

Simulation

Layout, Entwurf

& Beurteilung

Ja

Beur-
teilung

Hydraulisches 
Layout

Nein

Eingangs-
parameter

Lastfälle

Abbildung 2.8: Strukturbild der Standardmethodik zur Entwicklung eines elektro-
hydraulischen Systems

Unscharfe Designparameter können sein:
• benötigtes Schmierölvolumen
• maximaler Kühlölstrom für jede Kupplung
• Füllölvolumenstrom für die Kupplungen
• Füllölvolumenstrom für die Gangsteller
• Leckölvolumen der nicht definierten Komponente
• Systemleckölverluste
• ...

Neben der Annahme der unscharfen Designparameter wird eine hydraulische Steue-
rung auf Lastfälle ausgelegt. Je nach Art des Getriebes und dessen Anwendungsgebiet
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können diese unterschiedlich aussehen. In diesen werden unterschiedliche Betriebsbe-
dingungen betrachtet und so die Anforderungen an die Hydraulik definiert. Die Fälle
mit den anspruchsvollsten Anforderungen werden für die Auslegung der Hydraulik
herangezogen. In einem konventionellen Doppelkupplungsgetriebe ist ein Extremfall
beim Anfahren des Fahrzeugs zu finden. Mit den vorhandenen Daten werden anschlie-
ßend die Öl- und Druckanforderungen an das System, abhängig von den Lastfällen,
berechnet.
Mit den berechneten Werten und definierten Parametern kann mit dem Layoutentwurf
begonnen werden. Hierfür ist, wie bei der Annahme, Expertenwissen notwendig, um
in kürzester Zeit zu einem angemessenen Ergebnis zu kommen, welches den Anforde-
rungen entspricht. Dies inkludiert die Auswahl des Pumpenlayouts und die elektro-
hydraulische Steuerung für die Betätigung der Aktuatoren und die Bereitstellung des
Kühl- und Schmierstroms. Während oder nach der Entwicklung des Layouts wird
mittels dynamischer Simulation das entworfene Layout überprüft. Ist die Beurteilung
positiv, wird der Entwurf der Konstruktion übergeben und die elektro-hydraulische
Einheit gefertigt. Bei einer negativen Beurteilung muss das Konzept überarbeitet wer-
den. Dieses wird so lange durchgeführt, bis das Ergebnis zufriedenstellend ist. Das
vollständige Strukturbild Prozess entspricht einer Iteration im Entwicklungsprozess.
In weiteren Iterationen werden das Hydrauliklayout und, sofern notwendig, die Si-
mulationsmodelle, die Kalibrierung und Modellierung angepasst und verbessert sowie
zusätzliche Tests durchgeführt.
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2.1.5 Softwareentwicklung als “Add-On”zur Hardwareentwicklung

Obwohl das V-Modell die Entwicklung der Hardware und der Software beinhaltet, ist
die interdisziplinäre Zusammenarbeit zwischen den einzelnen Domänen nur an den
Schnittstellen gegeben und dadurch das Verbesserungspotential weiterhin hoch. Das
V-Modell welches sowohl die Hardwareentwicklung als auch die Softwareentwicklung
enthält, ist in der Abbildung 2.9 nach [10] dargestellt. So wird bei Auslegung von
elektro-hydraulischen Steuerungen die Software nur insoweit mitberücksichtigt, dass
es die Ansteuerung für die Ventile und anderen Aktuatoren wie z.B. einer elektrischen
Pumpe übernimmt. Durch die Elektrifizierung hat nicht nur der Anteil der Software-
funktionen, sondern auch der Anteil an Aufgaben zugenommen. Dennoch bleibt ein
Potential, welches bis dato nicht vollständig ausgeschöpft wurde, wenn bei der Aus-
legung der elektro-hydraulischen Steuerung auch die Möglichkeiten von Softwarefunk-
tionen mitberücksichtigt werden. Hierfür müssen die gängigen Schnittstellen zwischen
der Hardware und der Software erweitert werden, dass auch beim Fein-Entwurf bzw.
beim Hardwaredesign ein Austausch dieser Domänen stattfinden kann.

Fertigung

Implemen-
tierung

System-Integration
und -Test

Integration und 
-Test

Fertigung

Anforderung 
und Entwurf

System-Entwurf

System-Anforderungs-
Analyse

Abbildung 2.9: V-Modell für die Entwicklung der Hardware und der Software eines
mechatronischen Systems
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2.1.6 Einfluss und Entstehung der Kosten in der Automobilindustrie

Das Ziel des Fahrzeugherstellers ist bei niedrigen Herstellungskosten (Produktionskos-
ten) einen hohen Verkaufspreis zu erzielen, um den Gewinn zu maximieren. Für viele
Endnutzer ist der Verkaufspreis ein wesentliches Kriterium zur Anschaffung eines Fahr-
zeugs. So erhöhte sich laut [54] der durchschnittliche Neuwagenpreis in Deutschland
im Jahr 2001 von 19.625 € auf 29.650 € im Jahr 2015. Dies entspricht einer jährlichen
Steigerung von ca. 3 % und liegt somit über der durchschnittlichen Inflation in diesem
Zeitraum.
Neben den Anschaffungskosten sind die Erhaltungskosten ein nicht zu vernachlässig-
barer Faktor, welcher zu den Gesamtbetriebskosten hinzugerechnet werden muss. In
diesen sind Energiekosten oder Kosten für die Wartung und Reparatur enthalten. Die
Zusammensetzung der einzelnen Kosten spielt somit eine entscheidende Rolle für den
Kunden, aber auch für den Hersteller. Der Verkaufspreis steigerte sich nicht nur durch
die Inflation, sondern auch durch neue Funktionen/Systeme die zur Verfügung ge-
stellt werden und durch neue gesetzliche Rahmenbedingungen, wie die Verringerung
der Emissionsgrenzen und andere Regelungen. Die Umsetzung kann auf unterschied-
liche Weise realisiert werden, deswegen ist es notwendig mittels objektiver Kriterien
die beste Variante zu eruieren. Ein wesentliches Beurteilungskriterium ist immer die
Höhe der Kosten.

Zusammensetzung der Kosten

Die Kosten für die Herstellung eines Produkts setzen sich nach [87] wie folgt zusammen:
• Materialeinzelkosten
• Materialgemeinkosten
• Fertigungseinzelkosten
• Fertigungsgemeinkosten
• Sondereinzelkosten der Fertigung

Einzelkosten können einem Kostenträger (Produkte oder Dienstleistungen) direkt zu-
geordnet werden ([39, Seite 27]). Beispiele für diese Kosten sind das Fertigungsmate-
rial, das aufgewendet werden muss, oder der Fertigungslohn, welcher für die benötigte
Arbeitszeit bezahlt werden muss. Im Gegensatz können Gemeinkosten keinem Kosten-
träger direkt zugeordnet werden. Ein Beispiel hierfür sind die Energiekosten.
Die Betriebs- und Wartungskosten sind jene Kosten, die während des Betriebes anfal-
len. Die Wartungskosten umfassen jene Kosten, die investiert werden müssen, um die
Funktionsfähigkeit aufrecht zu halten (z.B. Reparaturen, Austausch von Verschleißtei-
len, usw.). Die Betriebskosten setzen sich aus fixen und variablen Kosten zusammen.
Zu fixen Kosten zählt die Versicherung und zu variablen der Treibstoffbedarf.
Nicht alle gesetzlichen Regelungen führen automatisch zu höheren Kosten. Die Rege-
lung zu niedrigeren CO2-Werten führt auch zu geringeren variablen Betriebskosten,
da CO2 äquivalent zum Kraftstoffverbrauch ist. In [75] wird gezeigt, dass bei einem
Investment von etwa 1.000 € in eine neue effizientere Technologie im Durchschnitt
350-450 € pro Jahr an Treibstoffkosten eingespart werden können.
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Berechnung der Produktionskosten

In [25, Seite 24] wird beschrieben, dass Produkte dann kostengünstig sind, wenn mit
ihnen Gewinn gemacht werden kann. Das bedeutet, nicht nur die Funktion, sondern
auch die Produktionskosten und deren Prozesse sind zu berücksichtigen. So genügt es
nicht, das beste Produkt am Markt (mit z.B. höchste Effizienz) zu haben, wenn der
Verkaufspreis zu hoch oder die Gewinnspanne zu niedrig ist. Aus diesem Grund ist
Produkt Benchmarking [5, Seite 19] eine wichtige Methode, um den Stand der Technik
von aktuell am Markt befindlichen Produkten zu eruieren. Die Technik bedient sich
des sogenannten „Reverse-Engineering“, wo von einem bestehenden Produkt durch
Untersuchung auf die Funktion, auf Bauteile, usw. geschlossen werden kann. Hierbei
geht es nicht nur um das Nachempfinden der Funktion eines Produkts, sondern auch
darum die Form und die Produktionsschritte exakt abzubilden.
Beim Reverse-Engineering wird das Produkt in seine Einzelteile zerlegt, wobei dies
auch zur Zerstörung führen kann. Dies ist jedoch notwendig, um die Einzelteile zu
bestimmen und sie zu einer Stückliste zusammenzufassen. Handelt es sich bei den ein-
zelnen Teilen um Norm- oder Zukaufteile, ist eine weitere Analyse nicht notwendig,
da über diese bereits Daten im Kostenmanagementsystem vorhanden sind. Handelt es
sich jedoch nicht um Teile, die in diese Kategorie fallen, müssen die Werkstoffe und
Fertigungsverfahren (-schritte) ermittelt werden. Dieser Schritt wird auch für die Ent-
wicklung eines Produktes angewandt und nicht nur für das Benchmarking.
Um die Gesamtkosten berechnen zu können, müssen diese für jedes Element in der
Stückliste ermittelt werden. Um die Kosten für jedes Stück zu ermitteln, müssen Rah-
menbedingungen definiert werden. Beispiele für diese sind:

• Produktionsstandort (z.B. Mitteleuropa, USA, Südamerika, Asien)

• Produktionseinheiten (z.B. 200.000 Stück/Jahr)

• Abschreibungszeitraum (z.B. 5 Jahre)

• Arbeitstage pro Jahr

• Schichtbetrieb

• Arbeitszeit pro Person

In [40, Seite 50] und [41, Seite 44] wird gezeigt, wie die einzelnen Kosten berechnet
und Produktprozesskosten auf Einzelteile aufgeteilt werden können. Der Vergleich von
unterschiedlichen Kupplungsaktuatoren für ein Doppelkupplungsgetriebe wird in [63]
diskutiert. Dort wird diese Methode angewandt und die Unterstützung der Kosten-
spezialisten des Unternehmens für die Ermittlung der Produktionskosten der unter-
schiedlichen Aktuatoren beschrieben.
In [58] wird beschrieben, dass für die Kostenabschätzung die Innovation der Produkti-
onsstraßen und anderer Elemente des Produkts mitberücksichtigt werden müssen, die
die Produktionskosten verringern oder auch erhöhen können. Darüber hinaus kann die
Verlagerung der Produktion laut [58] von Mitteleuropa nach Osteuropa die Gesamt-
kosten um 15-20 % reduzieren.
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Kosten vs. CO2-Emissionen

Wie bereits im vorderen Teil dieses Abschnittes beschrieben, sind die Kosten ein we-
sentliches Kriterium für den Kauf eines Automobils und somit auch für den Hersteller.
Zusätzlich ist es für ihn immens wichtig, die gesetzlichen Vorschriften mit niedrigen
zusätzlichen Kosten zu erfüllen. In [75] wird die „European Consumer Organization“
vom Jahr 2012 zitiert, die angibt, dass im europäischen Raum bei den aktuellen Kraft-
stoffpreisen bei einem CO2-Zielwert von 95 g/km 350-450 € pro Fahrzeug eingespart
werden kann. Für den Verbraucher und für die Umwelt kann somit eine bedeutsame
Einsparung über die Lebenszeit erzielt werden. Abhängig vom Fahrzeugsegment sind
die berechneten Kosten für die Erfüllung des CO2-Zielwerts unterschiedlich. In der
Abbildung 2.10 sind die kalkulierten Mehrkosten für ein Fahrzeug aus dem C-Segment
mit einem Dieselmotor für die jeweilige CO2-Reduktion dargestellt. Mit der Berück-
sichtigung der höheren Effizienz der Produktion (niedrigere Produktionskosten) wird
bei diesem Segment mit zusätzlichen Kosten von 1.000 € im Jahr 2020 gerechnet, um
die gesetzlichen Bestimmung einhalten zu können. Dies entspricht einer Kostensteige-
rung von mehr als 30 € für die Reduktion eines Gramms CO2. Bei der Verringerung der
CO2-Grenzwerte um weitere 15 g würden die Kosten für die Reduktion eines Gramm
CO2 auf 50 € steigen. In der Abbildung 2.11 ist dargestellt, dass bereits im Jahr 2013
einige Fahrzeuge die Anforderungen im NEFZ für 2020 erfüllt haben ([76]). Hier gilt es
jedoch anzumerken, dass für die Berechnung des Kraftstoffverbrauchs für die Plugin-
Hybrid-Fahrzeuge und für die vollständig elektrisch betriebenen Fahrzeuge der Ansatz
Tank-to-Wheel (vom Kraftstofftank bis zum Rad) und nicht der realistische Ansatz
Well-to-Wheel (vom Bohrloch bis zum Rad) angewendet wurde. Bei der Anwendung
der Betrachtungsmethode mittels Tank-to-Wheel müssten für das rein elektrische Fahr-
zeug und den Plugin-Hybrid höhere Werte im Diagramm eingetragen werden, da der
elektrische Strom aus der Steckdose nicht CO2 neutral ist.
In [11] 1 wird der Einfluss eines DKG für Nutzfahrzeuge auf die Effizienz gezeigt. Des
Weiteren wird nicht nur die Effizienzsteigerung gezeigt, sondern auch die Abhängigkeit
der Produktionskosten bei der Erhöhung der Leistungsfähigkeit.

Einflussfaktoren auf die Produktionskosten

In der Automobilindustrie spielt die Anzahl der Produktionseinheiten für die Produk-
tionskosten eine große Rolle. Erst durch eine hohe Anzahl an produzierten Einheiten
entsteht ein annehmbarer Preis. Deshalb ist bei einem Getriebe nicht nur die An-
zahl an produzierten Einheiten wichtig, sondern auch die Anzahl der dort verbauten
Komponenten. Hier ist eine Erhöhung an Gleichteilen ein Kostenvorteil (z.B. gleiche
Zahnräder, Ventile,...). Auch bei der Einführung von Hybridgetrieben bedient man
sich dieses Konzepts, und erweitert das konventionelle Getriebe mit zusätzlich benö-
tigten Komponenten (z.B. P2-Hybrid). Eine weitere Option wäre die Einführung von
Familienkonzepten, wobei die Anzahl an Gleichteilen bei unterschiedlichen Getrieben
sehr hoch ist.

1Die Quellen, an denen der Autor dieser Arbeit beteiligt war, sind mit roten eckigen Klammern
versehen.
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CO2-Reduktion relativ zur 2010 Basislinie

Abbildung 2.10: Kosten für ein Fahrzeug aus dem C-Segment für die Erfüllung der
CO2-Zielwerte. ([58])

Abbildung 2.11: CO2-Emissionen von unterschiedlichen PKW in der EU im Jahr 2013
([76]). Für die Berechnung des Kraftstoffverbrauchs für die Hybrid-
und Elektrofahrzeuge wurde der Ansatz Tank-to-Wheel (vom Kraft-
stofftank bis zum Rad) und nicht der realistische Ansatz Well-to-
Wheel (vom Bohrloch bis zum Rad), wo die CO2-Emissionen der
Stromerzeugung berücksichtigt sind, angewendet.
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2.1 Überblick

Die Komplexität der Getriebe ist in den letzten Jahren durch den Anstieg der Anzahl
der Gänge und der Hybridisierung wesentlich gestiegen. Der Einfluss der Komplexi-
tät des Systems auf die Produktionskosten, und wie diese mit der Beherrschung der
Fertigungsprozesse reduziert werden können, wird in [13] beschrieben. Generell wird
versucht, die Komplexität des Systems intelligent zur vereinfachen. Das heißt, es wird
versucht die Anzahl an unterschiedlichen Komponenten zu minimieren und die Kom-
plexität trotz gestiegener Gangzahl zu reduzieren. Darüber hinaus gilt es zu überle-
gen, ob durch eine zusätzliche Komponente ein Mehrwert (z.B. bessere Regelung oder
höherer Wirkungsgrad) geschaffen werden kann oder ob diese, wie z.B. ein Sensor,
eingespart werden kann.
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2.2 Anforderungen an das hydraulische System

Für ein elektro-hydraulisches System gibt es in der Anwendung für ein automati-
siertes Getriebe viele unterschiedliche Anforderungen die erfüllt werden müssen. Um
den Zusammenhang zwischen der Entwicklungsmethodik und den Softwarefunktionen
herstellen zu können, werden im Folgenden die wichtigsten Anforderungen definiert
und erörtert. Diese sind vorwiegend Anforderungen für den benötigten Druck und
den geforderten Ölfluss für die Betätigung der Aktuatoren, und für die Kühlung und
Schmierung der Komponenten im Getriebe. Des Weiteren ist die Definition von Last-
fällen ein wesentlicher Bestandteil der Anforderungen, da diese den Einsatzbereich
der Hydraulik festlegen. Darüber hinaus werden anschließend weitere Anforderungs-
bereiche, die bei der Entwicklung eines solchen System zu berücksichtigen sind kurz
zusammengefasst.

2.2.1 Lastfälle

Die Darstellung/Definition von Anforderungen erfolgt in der Praxis anhand von Last-
fällen. Die Lastfälle definieren Profile um die Hydraulik auslegen zu können. In Ab-
schnitt 2.4.2 wird der Einfluss und die Art der Lastprofile näher beschrieben. Bis jetzt
wurde die Hydraulik auf definierte Grenzfälle (GF) ausgelegt (siehe Abschnitt 2.1.1).
Diese GF können je nach Art des Getriebes unterschiedlich sein. Zusätzlich werden
bei der Auslegung von Komponenten oder Systemen Lastprofile erstellt, die sich aus
Grenzfällen und zusätzlichen Lastfällen zusammensetzen. Diese können aus Messun-
gen vom Fahrzeug oder aus Ergebnissen aus der Simulation von definierten Testzyklen
(z.B. NEFZ, WLTC) kommen.
Bei einem konventionellen Doppelkupplungsgetriebe wird beim Anfahren mit Volllast
die größte Ölmenge vom hydraulischen System gefordert. In diesem Fall ist ein hoher
Systemdruck zur Regelung der Aktuatoren, und wegen des Schlupfs der Kupplung,
ein hoher Kühlölstrom notwendig. Während dieses Zeitraums, muss mindestens dieser
Volumenstrom zur Verfügung gestellt werden. Zusätzlich können noch weitere Volu-
menstromanforderungen, wie z.B. für die Schmierung, Kühlung eines Elektromotors,
Betätigung von weiteren Aktuatoren, hinzu kommen. In Abschnitt 3 wird ein Grenz-
fallbeispiel für ein DKG gezeigt.
Bei einem System, in dem der Hoch- und der Niederdruckkreislauf getrennt sind (Ab-
bildung 2.5), teilen sich die Anforderungen auf die Pumpe der jeweiligen Kreisläufe
auf.
Neben der Berücksichtigung der Grenzfälle werden in der später erwähnten Methodik
auch noch andere Lastprofile, wie z.B. aus Messdaten oder anderen Zyklen, berück-
sichtigt, um bereits bei der Auslegung Rückschlüsse auf den Leistungsverbrauch der
Hydraulik ziehen zu können.
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2.2 Anforderungen an das hydraulische System

2.2.2 Aktuatoren - Hochdrucksystem

In PKW Automatikgetrieben gibt es die folgenden Aktuatoren, die hydraulisch betä-
tigt werden können:

• Kupplung/Bremse
• Gangsteller
• Wandlerüberbrückungskupplung (WUK) des Drehmomentenwandlers
• hydraulische Parksperre

Die Anzahl jeder dieser Aktuatoren bzw. ob überhaupt alle diese Aktuatoren vorhan-
den sind, hängt von der jeweiligen Getriebetopologie ab. In der Tabelle 2.3 sind drei
unterschiedliche Getriebe (Serienprodukt bzw. Prototyp) und deren Aktuatoren, die
hydraulisch betätigt werden, angeführt. Das Getriebe von Daimler ist ein AT mit Pla-
netengetriebe und Drehmomentenwandler. Das VW Getriebe ist ein DKG mit zwei
Kupplungen und vier Gangstellern. Das AVL-Getriebe ist ein DHT-Hybridgetriebe
mit vier Kupplungen und einem Hybridkonzept (VKM und zusätzlichen Elektro-Motor
(EM) als Antriebseinheit).

Tabelle 2.3: Anzahl unterschiedlicher Aktuatoren in aktuellen PKW Automatikgetrie-
ben

Getriebebezeichnung WUK Parksperre Gangsteller Kupplung/Bremse
Mercedes 9G-TRONIC 1 1 0 6
VW DQ250 0 0 4 2
AVL Future Hybrid 0 0 0 4

Je nach Getriebedesign müssen hierfür unterschiedliche Anforderungen erfüllt wer-
den. Alle Aktuatoren besitzen je einen Kolben, welcher hydraulisch betätigt wird. Die
Betätigung wird mittels eines elektro-hydraulischen Ventils oder einer Kombination
aus mehreren Ventilen oder hydraulischen Stellern durchgeführt. Um den Aktuator zu
bewegen, muss ein Druck aufgebracht werden (dieser kann je nach Anwendung und
Umgebungsbedingungen variieren). Hierfür muss nicht nur die Menge an Öl für die
Erhöhung des Drucks, sondern auch für das Volumen und für die Betätigung des Ak-
tuators bereitgestellt werden. Je nach Aktuator und System kann die benötigte Menge
hierfür sehr unterschiedlich sein. Für die Definition der Hydraulik wird eine Zeitdauer
und eine Ölmenge herangezogen, bis die Füllung vollendet ist. Die Zeitdauer bis ein
Kupplungsaktuator gefüllt ist, liegt in der Regel zwischen 150-250 ms bei einem maxi-
mal geforderten Öldurchfluss von 5-8 l/min. Bei einem Gangsteller liegt die Zeitdauer
bei etwa 200-350 ms und einem geforderten Öldurchfluss von 2-3 l/min für die Befül-
lung.
Der Druck ist für die Kraftübertragung des Kolbens auf den mechanischen Aktuator
verantwortlich. Hier ist es einerseits wichtig einen guten Kompromiss zwischen nicht
zu hohem bzw. niedrigem maximalen Druck zu wählen, da bei einem hohen Druck der
Leistungsverbrauch steigt und die Effizienz des Getriebes sinkt. Bei einem zu niedrigen
maximal Druck wird die Regelbarkeit erschwert bzw. vermindert. Bei modernen Auto-
matikgetrieben befindet sich der maximale Kupplungsdruck zwischen 12 und 15 bar.
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Wenn die Kupplung ab einem Druck von 2 bar mit der Kraftübertragung beginnt und
die Kupplung mit dem maximal übertragbaren Moment von 400 Nm bei einem maxi-
malen Kupplungsdruck von 12 bar ausgelegt ist, entspricht das einer Druck-Moment-
Auflösung von 40 Nm/bar.
Der maximale Arbeitsdruck des Systems, ergibt sich aus der höchsten Anforderung
der Aktuatoren plus einer zusätzlichen Sicherheitsreserve für z.B. dynamische Vorgän-
ge. Die Pumpe, die den Hochdruckkreislauf versorgt, muss diesen Druck mindestens
bereitstellen können.
Aus den Grenzfällen und den anderen Lastprofilen werden die maximal benötigten
Ölmengen berechnet. Die maximale Ölmenge muss von einer oder mehreren Pumpen
(je nach System) bereitgestellt werden.

2.2.3 Kühlung und Schmierung - Niederdrucksystem

Die Kühlung und Schmierung sind zwei wichtige Aufgaben, um die Lebensdauer des
Getriebes gewährleisten zu können. Die Kühlung führt nur Wärme ab, wohingegen
die Schmierung neben der Wärmeabfuhr die Aufgabe hat, die Reibung zu verringern,
Störpartikel abzuführen und vor Korrosion zu schützen. Bei Handschaltgetrieben, auto-
matisierten Handschaltgetrieben und trockenen DKG wird nur Schmierung aber keine
Kühlung benötigt ([29, Seite 243]). Diese wird meist durch Tauch- und Plantschschmie-
rung und ohne eine separate Ölpumpe durchgeführt.
Bei Getrieben mit nasser Kupplung wird eine zusätzliche Kühlung benötigt. Diese so-
wie die Schmierung übernimmt eine Pumpe (siehe Konzepte in Abschnitt 2.1.2). Die
Tauch- oder Plantschschmierung führt zu nicht zu vernachlässigbaren Verlusten. Des-
halb ist es für die Effizienz vorteilhaft, die Schmierung mit einer Pumpe durchzuführen
und den Sumpf trocken auszuführen.
Für die Kühlung der Kupplung gilt es, den Kühlölstrom bei nicht benötigter Kühlung
zu reduzieren oder völlig abzuschalten, da beim Durchströmen der Kupplung Schlepp-
verluste anfallen [78] und somit zusätzliche Verluste entstehen. Wird dieser auf Null
reduziert, muss zyklisch ein Ölstrom zugeführt werden, um die Kupplung zu schmieren.
Für die Kupplung im Zustand offen (Abbildung 2.12) sind gängige Werte nach einer
Zeit von tper,2 = 60 s einem Ölfluss von Qper = 1 l/min für eine Zeitdauer von tper,1 = 1 s
der Kupplung zuzuführen. Für die Schmierung der Kupplung vor einem Schaltvorgang
(Abbildung 2.13), sind gängige Werte, dass ein Ölfluss von Qoffen = 3 l/min für ein
Zeit von tbevor_offen = 0.3 s zugeführt werden soll.
Die Kupplung muss nur gekühlt werden, wenn Wärme in die Kupplung eingebracht
wird. Dies kann kontinuierlich sein, wie beim Betrieb der Kupplung im Mikro-
schlupf (z.B. Unterschied der Eingangs- und Ausgangslamellendrehzahl von weniger
als 20 1/min), beim Fahrmodus Kriechen, oder abhängig vom Wärmeeintrag während
des Wechsels von einer Gangstufe auf eine andere, oder beim Anfahren des Fahrzeugs.
In der Abbildung 2.14 ist ein Anfahrvorgang eines Fahrzeugs dargestellt. Während
sich die Kupplung im Zustand „Schlupf“ befindet, wird Wärme in die Kupplung ein-
getragen und die Temperatur in der Kupplung erhöht sich. Hier ist es wichtig, dass
während des Wärmeeintrags bereits ein Kühlölstrom zugeführt wird, um die Tempera-
tur der Kupplung nicht so weit zu erhöhen, wodurch sie beschädigt wird. Aus diesem
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Abbildung 2.12: Schmierungsintervall einer Kupplung im offenen Zustand.

Abbildung 2.13: Schmierung von einer geschlossenen Kupplung bevor diese geöffnet
wird.

Grund darf eine maximale Temperatur auf keinen Fall überschritten werden. Abhän-
gig von der Art der Belagslamellen, kann die maximale zulässige Temperatur sehr
unterschiedlich sein. Für PKW-Anwendungen wird oft ein Belag aus Papier verwen-
det. Die Temperatur, bei der bereits eine Schädigung eintreten kann, liegt zwischen
160-190 °C (kann aus dem Datenblatt des Herstellers entnommen werden). Nachdem
ein Wärmeeintrag eingebracht wurde, muss dieser wieder vollständig abgebaut werden.
Hierfür stehen im Fahrzeug keine Sensoren zur Verfügung, deshalb wird ein Sensor-
modell wie im Abschnitt 2.3.1 zur Berechnung der aktuellen Kupplungstemperatur
verwendet. Bei einer hohen eingebrachten Wärmemenge muss auch eine entsprechend
hohe Ölmenge zugeführt werden, um die maximale Temperatur nicht zu überschreiten
und die Wärme innerhalb einer bestimmten Zeit abbauen zu können. Als Kühlstrategie
wird die Steuerung des Hydrauliköls zur Kühlung und Schmierung bezeichnet. Da nicht
alle Kühlanforderungen kontinuierlich anfallen und zusätzlich im Betrag variieren, ist
anzustreben, nicht immer alle Verbraucher mit derselben Ölmenge zu versorgen.
Wenn die Ölversorgung nicht durch die Hochdruckpumpe, sondern, wie in der Ab-
bildung 2.5 dargestellt, mit einer separaten Pumpe erfolgt, muss diese die maximale
Ölflussanforderung erfüllen. Neben der geforderten Ölmenge muss die Pumpe auch
den notwendigen Druck aufbringen können. Dabei muss berücksichtigt werden, dass
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Abbildung 2.14: Kühlung einer Kupplung bei und nach einem Wärmeeintrag.

sich die benötigte Leistung der Pumpe mit der Temperatur durch die Änderung des
volumentrischen, mechanischen und elektrischen Wirkungsgrads der Pumpe ändert.

2.2.4 Kosten und Effizienz

Anforderungen an konventionelle und moderne hydraulische Systeme in Bezug auf die
Kosten und Effizienz sind bereits im Abschnitt 2.1.2 beschrieben. Es wurde gezeigt,
dass mit der Erhöhung der Kosten die Effizienz gesteigert werden kann (Pumpenlay-
out, kleinere Fertigungstoleranzen und dadurch niedrigere Leckölverluste). Zusätzlich
spielen die Anzahl der Ventile, das benötigte Steuergerät, die benötigten Sensoren
usw. eine entscheidende Rolle bezüglich dieser Kriterien. So wird beim Layout-Design
angestrebt, einen günstigen Trade-Off zwischen Kosten und Effizienz zu finden, indem
z.B. die Anzahl der Sensoren reduziert oder die Anzahl an Gleichteilen erhöht werden.
Wichtig bei dieser Betrachtung ist es jedoch, dass andere Anforderungen, wie der vor-
handene Bauraum, die Regelbarkeit usw. nicht verletzt werden.
Im Abschnitt 2.1.6, bei der Produktionskostenbetrachtung, wurde die Anforderung an
die maximale Erhöhung der Produktionskosten für die Reduktion der C02-Emissionen
von einem Gramm definiert. Dabei ist zu berücksichtigen, dass die Höhe der zu inves-
tierenden Kosten bei einem sehr effizienten System fast immer über jenen eines nicht
so effizienten Systems liegen.
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2.2.5 Sicherheit und Software

Die Software und Sicherheit des Systems sind mittlerweile zwei sehr eng verknüpfte
Gebiete, da mithilfe der Software viele Sicherheitsfunktionen umgesetzt sind.

Sicherheit

Die Sicherheit, ist wie bei allen Produkten, ein Punkt, der auch bei der Entwicklung
der Hydraulik eine wichtige Rolle einnimmt. Bei einigen Automatikgetrieben gibt es
die Anforderung, dass im stromlosen Zustand eine funktionsfähige Gangstufe gegeben
sein muss. Deshalb muss der hydraulische Kreislauf so definiert werden, dass die Ak-
tuatoren, die Bereitstellung des Arbeitsdrucks, die Kühlung und Schmierung auch ohne
elektrischen Strom funktionieren. Dies stellt sicher, dass bevor das System beschädigt
wird, auf Notfallfunktionen umgeschaltet werden kann, die das System schützen (siehe
Anforderung Diagnose).

Diagnose

Das Erfassen von Fehlern und Störungen und die Reaktion eines nicht ordnungsgemäß
funktionierenden Systems wird Diagnose genannt. Sie überwacht mithilfe von Sensoren
das System und leitet gegebenenfalls Maßnahmen ein, um es in seinen ursprünglichen
Zustand zurückzubringen oder nicht mehr mögliche Funktionen zu verhindern. Eine
Spülfunktion ist solch eine Funktion, die als Reaktion auf ein nicht funktionierendes
Ventil angewendet werden kann (Ventil hängt in einer fixen Position), um zu versuchen,
es in seine ursprüngliche Funktion zurückzubringen. Bringt diese Maßnahme keinen
Erfolg, werden alle Funktionen, die durch diesen Zustand beeinflusst werden, deak-
tiviert (z.B. eine Kupplung kann durch ein hängendes Ventil nicht mehr geschlossen
werden, dadurch können die Gänge 3-5 nicht mehr betätigt werden).

2.2.6 Funktionssoftware

Die Software hat die Aufgabe die Aktuatoren mithilfe von Sensorsignalen und Modellen
zu steuern und zu regeln. Waren es früher einfache Funktionen, werden nun vermehrt
modellbasierte Algorithmen entwickelt, die die Steuergenauigkeit und Systemsicherheit
verbessern und die Qualität erhöhen.
Die Funktionssoftware ist nicht nur für die Steuerung der Aktuatoren der Hydraulik,
sondern auch für die gesamten Steuerung des Getriebes und für das Zusammenspiel
mit anderen Steuergeräten verantwortlich (siehe [85]).

2.2.7 Betriebsbedingungen und Einbau

In diesem Teil sind Anforderungen gruppiert, die nicht zu einer der anderen Rubriken
zugehörig sind.

33



2 Methodik

Elektrische Leistung

Abhängig vom Fahrzeug steht unterschiedlich viel elektrische Leistung vom Bordnetz
für die elektrisch-hydraulische Steuerung zur Verfügung. Verbraucher sind das Steu-
ergerät, die elektrisch betätigten Ventile und die elektrische Pumpe. Je nach Zustand
des hydraulischen Systems, wird unterschiedlich viel elektrische Leistung benötigt. Der
größte variable Verbraucher ist die elektrische Pumpe, sofern eine im System verwen-
det wird. Sie benötigt abhängig vom gelieferten Ölvolumen und Öldruck nach For-
mel 2.2 unterschiedlich viel mechanische Leistung. Einen sehr starken Einfluss auf den
Stromverbrauch hat die Effizienz der Pumpe. Bei sehr niedrigen Temperaturen ist der
volumetrische Wirkungsgrad sehr hoch (> 98 %) und der mechanische Wirkungsgrad
sehr niedrig (< 30 % bei 0 °C und <15 % bei -20 °C). Die benötigte Leistung steigt
durch die niedrige Effizienz bei sehr kalten Temperaturen stark an. Hinzuzufügen ist,
dass der benötigte Ölfluss des Systems bei niedrigen Temperaturen geringer ist als
bei hohen Temperaturen, da die Leckölverluste auf der einen Seite und der benötigte
Kühlölstrom auf der anderen Seite geringer sind. Für ein C-Segment Fahrzeug steht
eine Leistung bis zu 400 W zur Verfügung.

Bauraum

Beim Design der Hydraulik muss auf den vorhandenen bzw. den zur Verfügung ste-
henden Bauraum geachtet werden. Zu berücksichtigen sind die Einbaulage der Ventile,
die Zu- und Abläufe der hydraulischen und elektrischen Leitungen und die Verbindung
von unabhängigen Komponenten wie z.B. der elektrischen Pumpen.

Einsatzbereich und Service

• In einem Temperaturbereich von z.B. -40 bis +125 °C kann das System eingesetzt
werden.

• Das Öl muss mit einem Filter von z.B. 10 µm ausgestattet werden
• Das Getriebe muss alle 120.000 km einem Service unterzogen werden

Ölparameter

Die Ölparameter sind wesentlich für die Hydraulik in Automatikgetrieben. Diese Para-
meter beeinflussen nicht nur die Kraftübertragung, sondern sind auch für die Schmie-
rung und Kühlung von Komponenten verantwortlich. Im folgenden werden die wich-
tigsten Eigenschaften beschrieben.

Viskosität: Als Viskosität wird die Zähflüssigkeit des Öls bezeichnet. Generell kom-
men in der Mobilhydraulik newtonsche Flüssigkeiten zum Einsatz. Das bedeutet die
Schergeschwindigkeit ist proportional zur Scherspannung. Des Weiteren ist die Visko-
sität von der Temperatur und dem Druck abhängig. Vor allem die Abhängigkeit der
Temperatur spielt in dieser Anwendung eine große Rolle. So ist es wichtig, bei nied-
rigen Temperaturen ein nicht zu dickflüssiges und bei hohen Temperaturen kein zu
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dünnflüssiges Fluid zur Verfügung zu haben. Der Trend bei PKW-Automatikgetrieben
geht in Richtung niedriger Viskositätswerte bei hohen und niedrigen Temperaturen,
und kleiner Fertigungstoleranzen, um Leckölverluste gering zu halten. Niedrige Vis-
kositätswerte führen zu einer geringeren Schmierfilmdicke und können bei der Be-
rührung von gleitenden Teilen zu einem erhöhten Verschleiß führen. Das Temperatur-
Viskositätsverhalten wird mit dem Viskositätsindex (VI) beschrieben. Dieser berechnet
sich aus den Viskositätswerten bei 40 °C und bei 100 °C. Je höher der Index, desto we-
niger ändert sich die Viskosität abhängig von der Temperatur. Typische Werte für die
kinematische Viskosität in aktuellen PKW Automatikgetrieben sind in der Tabelle 2.4
dargestellt.

Tabelle 2.4: Parameter von zwei aktuell verwendeten Getriebeölen für PKW-
Automatikgetriebe

Bezeichnung Visk.@40°C Visk.@100°C VI Dichte @15°C
mm2/s mm2/s - kg/m3

Shell ATF D97 18,0 4,1 132 822
Liqui Moly DCT 1800 33,0 6,85 174 855

Alterung: Eine geringe Ölalterung ist ein wesentliches Kriterium für die Funktions-
tüchtigkeit der Hydraulik. Die Alterung wird vorwiegend durch Sauerstoff in der Luft
(Oxidation) und durch Wärme beeinflusst. Die Oxidation kann zur Bildung von Pro-
dukten führen, die den Viskositätindex und die Funktion der Hydraulik negativ beein-
flussen. Der Einfluss von Wärme, vor allem durch hohe Öltemperaturen, beschleunigt
die Alterung des Öls durch schnellere Oxidation. Deshalb muss darauf geachtet wer-
den, die Temperatur des Öls einen Grenzwert von z.B.120 °C nie übersteigen zu lassen,
um eine minimale Lebensdauer gewährleisten zu können. Es ist daher meist notwen-
dig einen Kühler einzubauen, damit die Temperatur des Öls nicht über die zulässigen
Temperaturgrenzen steigt.

Wärmeverhalten: Das Wärmeverhalten ist eine wichtige Anforderung an das Hy-
drauliköl, da ein Teil der eingebrachten Energie in das System in Wärme umgesetzt
wird. Wichtige Kennziffern hierfür sind die Wärmekapazität und die Wärmeleitfähig-
keit. Die Wärmekapazität beschreibt die Energiemenge die eingebracht werden muss,
um 1 kg eines Stoffes um 1 °C zu erhöhen. Die Wärmeleitfähigkeit ist ein Maß für
Leit- bzw. Dämmfähigkeit eines Materials. Für die Lamellen der Kupplungen sind die-
se Kenngrößen wichtige Kennwerte, um die Abfuhr der eingebrachten Energie und die
gespeicherte Energie berechnen zu können. Typische Werte für die Wärmekapazität
sind:

• Stahllamelle 470-505 J/(kg*K)
• Papierlamelle 1.650 J/(kg*K)
• Getriebeöl 1.900 J/(kg*K)
• Eisen (Guss) 460-540 J/(kg*K)
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• Wasser 4190 J/(kg*K)
• Wasserdampf (bei 110 °C) 2010 J/(kg*K)

Additive: Additive sind synthetische Verbindungen, die die physikali-
schen/chemischen Eigenschaften des Öls verbessern und ungewollte chemische Verän-
derungen bremsen. So können Werte für den Viskositätsindex (VI) geschaffen werden,
die in der Natur nicht vorkommen. Mit ihnen können die hohen Anforderungen für
den Viskositätsindex erfüllt werden. Außerdem werden Additive zur Minderung der
Oxidations- und Schaumbildung, als Reibwertverminderer für Metalloberflächen und
Lager, zum Korrosionsschutz u.v.m. eingesetzt.

Andere Ölparameter:
• Flammpunkt
• Kälteverhalten (Pourpoint)
• Wasserabscheidevermögen
• Druck- und Luftlöseverhalten
• Verhalten bei Druckwechsel
• Kompressibilität
• Verschleißschutzverhalten
• Auswirkung auf Dichtwerkstoffe
• Korrosionsschutz
• Wasserabscheidevermögen
• Schaumverhalten
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2.3 Modellbildung

Im folgenden Unterkapitel wird die Modellbildung für die neue Methodik zum Entwurf
von elektro-hydraulischen Systemen beschrieben. Diese unterteilt sich in Modelle für
hydraulische und mechanische Komponenten, und in ein Kupplungstemperaturmodell.
Die Modelle sind notwendig, um die in den Anwendungsfällen beschrieben Systeme zu
überprüfen. Da nicht die vollständigen Systeme verfügbar waren, wird auf validierte
Teilmodelle zurückgegriffen. Das Kupplungstemperaturmodell wird benötigt, um eine
dynamische Simulation und die Anwendung der Kühlölstrategie zu simulieren und
zu validieren. Die hydraulischen und mechanischen Modelle werden benötigt, um die
Aktuierung und Verteilung des Ölstroms abbilden zu können.

2.3.1 Kupplungstemperaturmodell

Für die dynamische Berechnung der aktuellen Temperatur einer Kupplung wird ein
einfaches Modell für die Optimierung (Abschnitt 2.4.3) benötigt. Die Temperatur ist
ein limitierender Faktor für die maximale Belastung und die Lebensdauer der Kupp-
lung. Wird die maximal zulässige Temperatur überschritten, tritt eine Beschädigung
der Reibelemente der Kupplung auf. Das Thema Leistungsgrenzen von Kupplungen
unter der Berücksichtigung von unterschiedlichen Einflüssen wird in [72] diskutiert. Es
ist zwingend notwendig, eine geeignete Kühlstrategie zu entwickeln, um diese Gren-
zen einzuhalten. Zusätzlich ändern sich die Eigenschaften des Öls mit der Temperatur
(z.B. Viskosität) und damit das Verhalten während eines Schaltvorgangs. Aus diesem
Grund wird sehr oft nicht nur die Temperatur, sondern auch die Strömungsdynamik
des Kühlöls abgebildet. Diese kann den Anteil der Luft im Öl und dessen Einfluss auf
die Kühlung innerhalb der Kühlrinnen einer Kupplungsscheibe berücksichtigen (sie-
he [17]). Der Zusammenhang zwischen der Kühlölmenge und den unterschiedlichen
Nutbildern auf die Kupplungstemperatur wurde in [6] experimentell gezeigt. In [48]
ist eine analytische Lösung für die Erwärmung einer nassen Kupplung während eines
Schaltvorgangs beschrieben. Neben der Modellierung der Temperatur kann mit dem
CFD Modell von [86] der Einfluss des Ölstroms auf die Schleppverluste einer Kupplung
berechnet werden. Für die Regelung der Kupplung ist die Kupplungstemperatur ein
wesentlicher Faktor, da sich der Reibkoeffizient und somit die maximal übertragbare
Kraft mit dieser ändert. In [47] wird dieser Einfluss behandelt. Für die Auslegung der
Hydraulik ist die Berechnung des Reibkoeffizients nicht wichtig, entscheidend ist, dass
bei hohem Wärmeeintrag die Kupplung den Anforderungen entsprechend abgekühlt
wird und die maximale Temperatur nicht überschritten wird. Zusätzlich ist es für den
Betrieb wichtig, die eingebrachte Wärme innerhalb einer definierten maximalen Zeit
abzuführen, um das System wieder vollständig zur Verfügung zu haben.
Um das physikalische Verhalten der Abkühlung der Kupplung entsprechend gut abzu-
bilden, ist es entweder notwendig, die genaue Geometrie der Kupplung (z.B. Abmes-
sung, Gewicht, Anzahl der Lamellen, Kühlrillen, Oberflächenbeschaffenheit usw.) zu
kennen (siehe [17] und [64]), oder entsprechende Messdaten zur Verfügung zu haben. In
dieser Arbeit ist es für die Anwendung in der Methodik (beschrieben in Abschnitt 2.4.3)
notwendig, ein einfaches Modell zu verwenden, welches eine kurze Berechnungszeit
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mit guter Genauigkeit hat. Aus diesem Grund wird ein pyhsikalisch-empirisches Mo-
dell verwendet, welches mit Daten von Messungen oder von Simulationen abgeglichen
werden kann.

Modellierung der Kupplungstemperatur

Das physikalisch-empirische Modell der Kupplungstemperatur, ist wie in [22] beschrie-
ben, umgesetzt. Die gesamte Kupplung ist durch eine einzelne thermische Masse m
in kg modelliert (siehe Abbildung 2.15). Für diese Masse wird wegen des großen An-
teils an Stahl dessen Wärmekapazität cp in J/kg/K herangezogen. Jedoch hängt dieser
Wert sehr stark von den zusätzlich verwendeten Materialien ab (z.B. die Belagslamelle
der Kupplung ist aus Papier), weshalb ein Korrekturparameter k eingefügt wird. Es
wird somit nicht zwischen Belags- und Stahllamellen, der Anzahl an Lamellen oder an-
deren Eigenschaften unterschieden. Die mittlere Temperatur T̄ ptq in °C der Kupplung
berechnet sich aus:

T̄ ptq �
» t

0
pPReibungptq � PKühlungptqq � 1

mcpk
� dt� T̄ p0q (2.5)

Die eingebrachte Leistung durch Reibung, die sogenannte Reibleistung PReibungptq
in W, ist:

PReibungptq � |n1ptq � n2ptq| � 2π
60 �Mptq (2.6)

Dabei sind n1ptq in 1/min und n2ptq in 1/min die Eingangs- und die Ausgangsdreh-
zahlen der Kupplung und Mptq in Nm das Moment.
Die Leistung für die Kupplungskühlung PKühlungptq in W ist:

PKühlungptq � pT pz� 0, tq � TÖlptqq � β (2.7)

TÖl in °C ist die Ölsumpftemperatur und β ein dimensionsloser empirischer Faktor
abhängig vom Ölvolumenstrom Qptq in l/min, der durch Referenzmessungen oder Si-
mulationsdaten parametriert werden muss. T pz, tq in °C ist die über den Radius R ge-
mittelte Temperatur in der Scheibe. Der Temperaturverlauf über die Dicke der Scheibe
wird wie in Abbildung 2.15 aus [49] parabolisch angenommen.

T pz, tq � a2ptq � z2 � a1ptq � z � a0ptq (2.8)

Aus der Randbedingung 2.9a für die Wärmestromdichte qpz, tq in W an der Scheibeno-
berfläche, der Symmetrie 2.9b des Wärmeeintrags um die Plattenmitte (bei z � L)
und der Definition 2.9c der mittleren Temperatur T̄ ptq ergeben sich die Koeffizienten
a0, a1 und a2.

qpz � 0, tq � k � BT pz, tqBz

∣∣∣∣∣
z�0

� pPReibungptq � PKühlungptqq{A (2.9a)
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qpz � L, tq � k � BT pz, tqBz

∣∣∣∣∣
z�L

� 0 (2.9b)

» 2L

0
T pz, tq � dz � T̄ ptq � 2L (2.9c)

Dabei ist k in W/(m*K) die Wärmeleitfähigkeit der Kupplungsscheibe, A in m2 die
gesamte Reibfläche der Kupplung und L in m die halbe Breite einer Kupplungsscheibe.
Die Randbedingung (2.9a) ergibt sich aus der Wärmestromdichte an der Scheibeno-
berfläche.
Die daraus resultierende Oberflächentemperatur berechnet sich mit:

T pz � 0, tq � T̄ ptq � pPReibungptq � PKühlungptqq � L2

k � A
1
6loomoon

ζ

(2.10)

Da in den vorhandenen Messungen die Geometrie der Kupplungsscheiben nicht ge-
geben ist, wird diese mit dem Faktor ζ zusammengefasst. Dieser muss mit diesen
Messungen zusätzlich parametriert werden.
Für die Berechnung in diskreten Zeitschritten wird für die zeitabhängigen Variablen
folgende Notation eingeführt:

fi :� fpt0 �∆t � iq (2.11a)

T pz � 0, t0 �∆t � iq :� T0,i (2.11b)

Die mittlere Kupplungsscheibentemperatur T̄i kann nun zu jedem Zeitschritt i wie
folgt berechnet werden:

T̄i�1 � T̄i � p|n1,i � n2,i| � 2π �Mi � pT0,i � Toil,iq � βq � ∆t
m � cp � k (2.12a)

T0,i�1 � T̄i � T̄i�1 � T̄i
∆t � m � cp � k

ζ
(2.12b)

Parametrierung

Das Kupplungstemperaturmodell kann entweder mit Messungen von einem Prüfstand
oder mit Simulationsdaten von einem Modell höherer Ordnung parametriert werden.
In [72] wird gezeigt, wie der Prüfstandsaufbau und ein Versuchsprogramm zur Er-
mittlung von wichtigen Kenngrößen aussehen kann. Für die Messung der Temperatur
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2L  𝑇(𝑡)
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z
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T(0, 𝑡) T(2𝐿, 𝑡)

𝐿

 𝑇(𝑡)

R

Abbildung 2.15: In der linken Grafik ist die Kupplung als eine Scheibe mit der Mas-
se m und den Leistungseinträgen der Reibung und der Kühlung dar-
gestellt. In der rechten Grafik ist der parabolische Verlauf der Tem-
peratur T pz, tq über die Länge z mit der gemittelten Temperatur T̄ ptq
abgebildet.

werden an den Stahllamellen (Primärseite) Temperatursensoren angebracht und diese
Seite des Antriebs während dem Versuchsprogramm festgehalten.
Eine weitere Methode zur Parametrisierung des Modells mit Messungen ist, die Öl-
temperatur direkt nach dem Ausscheiden aus der Kupplung (Abspritztemperatur) zu
messen. Diese Methode ist im Gegensatz zur ersten mit geringerem Aufwand durch-
führbar und kann auch direkt im Fahrzeug angewendet werden. Jedoch ist die Genau-
igkeit der Messdaten durch die direkte Messmethode geringer und es bedarf zusätzlich
einem erhöhten Aufwand in der Datenaufbereitung, um die Modellparameter schließen
zu können.
Die Parametrierung des folgenden Modells wurde in [49] mit Messungen durchgeführt
Der Korrekturparameter k, der Faktor β, die Masse m und der Geometriefaktor ζ wer-
den darin mit den Referenzmessungen abgeglichen. Für den Abgleich standen statio-
näre und dynamische Messungen (Kupplung wird geschlossen) zur Verfügung. Wobei
die Ölsumpftemperatur bei allen Messungen konstant bei 90 °C gelegen ist.

Stationäre Referenzmessungen Für die Parameteridentifikation wurden zwei sta-
tionäre Messungen verwendet.
Stationär 1 : mit einer Reibleistung von 12,57 kW und einem Kühlölstrom von 11 l/min
wird eine Oberflächentemperatur von 142 °C erreicht.
Stationär 2 : mit einer Reibleistung von 15,08 kW und einem Kühlölstrom von 14 l/min
wird eine Oberflächentemperatur von 136 °C erreicht (für die Eingangsdaten siehe
Abbildung 2.16).
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Abbildung 2.16: Zeitliche Verläufe der stationären Referenzmessung 2 - Eingangsgrö-
ßen (Ölfluss, Moment, Eingangs- und Ausgangsdrehzahl) und Aus-
gangsgröße (Kupplungstemperatur).

Dynamische Referenzmessungen Für die Parameteridentifikation wurden zwei dy-
namische Messungen verwendet.

Dynamisch 1 : wird mit einem Kühlölstrom von 20 l/min auf 2.500 1/min eingekuppelt
(für die Eingangsdaten siehe Abbildung 2.17). Es ergibt sich eine Spitzentemperatur
von 145 °C.
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Abbildung 2.17: Zeitliche Verläufe der dynamische Referenzmessung 1 - Eingangsgrö-
ßen (Ölfluss, Moment, Eingangs- und Ausgangsdrehzahl) und Aus-
gangsgröße (Kupplungstemperatur).

Dynamisch 2 : wird die Kupplung bei gleichem Kühlölstrom zuerst bei 2.000 1/min
Schlupf betrieben und anschließend eingekuppelt (für die Eingangsdaten siehe Ab-
bildung 2.18). Es ergibt sich eine maximal Temperatur von 130 °C. Angemerkt sei
an dieser Stelle, dass für die dynamischen Messungen mehr Datenpunkte als für die
stationäre Messung zur Verfügung gestanden sind.
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Abbildung 2.18: Zeitliche Verläufe der dynamische Referenzmessung 2 - Eingangsgrö-
ßen (Ölfluss, Moment, Eingangs- und Ausgangsdrehzahl) und Aus-
gangsgröße (Kupplungstemperatur).

Parameterwahl Zuerst wird die Parametrierung mit den stationären Messungen, wo-
bei sich die Kupplung im Zustand Schlupf befindet, durchgeführt.

Bei stationären Messungen (T ptq konstant) kann mit Hilfe von Gleichung (2.5) - (2.7)
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Tabelle 2.5: Ergebnisse des Messdatenabgleichs für das Kupplungstemperaturmodell

Messung Faktor β in W/K Masse m in kg Geometrie ζ
Stationär 1 242,0
Stationär 2 331,7
Dynamisch 1 400,2 1.3 kg 0,0038
Dynamisch 2 419,3 1.4 kg 0,0038

Tabelle 2.6: Parameter für das Kupplungstemperaturmodell

Wärmekapazität cp 500 J/(kgK)
Masse m 1,00 kg
Faktor β �0, 199 �Q2 � 24, 96 �Q� 3, 470
Korrekturfaktor k 3,63
Korrekturfaktor γ 0,93

der Faktor β wie folgt berechnet werden:

BT ptq
Bt � 0 � PReibung � PKühlung

ùñ β � |n1 � n2| � 2π �M
pT ptq � T

:Olq
(2.13)

Für die dynamischen Messungen (Einkupplungsvorgang) wird ein evolutionärer Op-
timierungsalgorithmus zur Minimierung des Temperaturfehlers durch Variation vom
Korrekturparameter k, dem Faktor β und dem Geometriefaktor ζ verwendet. Die Er-
gebnisse sind in Tabelle 2.5 dargestellt.
Der Faktor β wird aufgrund der Ergebnisse mit einem Polynom vom Kühlölstrom Q
modelliert. Die Regression liefert folgendes Ergebnis:

β � �0.2007 �Q2 � 25.0144 �Q� 3.5283 (2.14)

Anschließend wird der Faktor β an den Zustand der geschlossenen Kupplung ange-
passt. Dazu wird ein Korrekturfaktor γ so gewählt, dass der Temperaturfehler während
geschlossener Kupplung minimiert wird.

β �
#
�0, 2007 �Q2 � 25, 0144 �Q� 3, 5283 Kupplung schleift
p�0, 2007 �Q2 � 25, 0144 �Q� 3, 5283q � γ Kupplung geschlossen

(2.15)

Mit den gegebenen Referenzmessungen ergibt sich:

γ � 0, 93 (2.16)

Ergebnisse und Auswertung

In der Tabelle 2.6 sind die Parameter des Kupplungstemperaturmodells zusammenge-
fasst. In den Abbildungen 2.16, 2.17 und 2.18 sind die Vorgabewerte für die stationäre
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Abbildung 2.19: Vergleich der zeitlichen Verläufe der gemessenen und simulierten
Kupplungstemperatur für die stationäre Messung 2

Messung 1 und die beiden dynamischen Messungen dargestellt, die für die Parametrie-
rung des Modells verwendet wurden. In den Abbildungen 2.19, 2.20 und 2.21 ist der
Vergleich der drei Messungen und des parametrierten Modells zu sehen. Die Anzahl
der Messpunkte ist variabel, da die Daten nur grafisch zur Verfügung standen und die-
se dadurch aus der Grafik extrahiert werden mussten. Der Vergleich der stationären
Messung und der Simulation zeigt eine Abweichung von 3 °C bei einer sehr guten
Übereinstimmung des dynamischen Verhaltens. Bei den dynamischen Messungen ist
die Abweichung bei den jeweiligen Spitzentemperaturen bei ca. 2 °C, wobei die Dy-
namik eine sehr gute Übereinstimmung besitzt. Die Genauigkeit ist für die Methodik
ausreichend, da bei der Auslegung des hydraulischen Systems eine geringere als die
maximal zulässige Temperatur verwendet wird.
In der Abbildung 2.22 sind Simulationsergebnisse für unterschiedliche Kühlölströme
zu sehen. Sie zeigt die Zeitdauer der Abkühlung bei konstant eingebrachter Ener-
gie. Ab einer bestimmten Kühlölmenge erhöht sich die Kühlleistung nicht proportio-
nal, dies entspricht auch dem Verhalten in der Realität. Zusätzlich zeigt sich, dass
die Kühlölmenge bei wenig gespeicherter Energie keinen hohen Einfluss auf die Ab-
kühldauer hat.
Die Abbildung 2.23 zeigt dieselben Simulationsdaten wie in der Abbildung 2.22, je-
doch sind hier die eingebrachten Energiemengen abhängig von der Kühlölmenge und
der Kühlölzeit dargestellt. Diese Darstellung ist vor allem für die Ableitung der Re-
gelstrategie relevant. So kann bei einem konstanten Kühlölstrom die Abkühldauer
berechnet werden, bis das System wieder auf seiner ursprünglichen Temperatur ist.
Die Abbildung 2.24 zeigt Simulationsergebnisse für drei unterschiedlich konstante
Kühlölströme mit den Werten 5 l/min, 10 l/min und 15 l/min, wenn exakt diesel-
be Energie zur selben Zeit eingebracht wird. In der Tabelle 2.7 sind die Ergebnisse der
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Abbildung 2.20: Vergleich der zeitlichen Verläufe der gemessenen und simulierten
Kupplungstemperatur für die dynamische Messung 1
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Abbildung 2.21: Vergleich der zeitlichen Verläufe der gemessenen und simulierten
Kupplungstemperatur für die dynamische Messung 2

Simulation für die maximale Kupplungstemperatur Tmaxptq in °C und die Zeitdauer
tT=120°C in s bis die Kupplung wieder auf 120 °C abgekühlt ist, zu sehen. Um eine ma-
ximale Temperatur der Kupplung nicht zu überschreiten, ist somit notwendig, einen
hohen Kühlölstrom zur Verfügung zu stellen. Somit ist es einerseits wichtig schnellst-
möglich mit der Kühlung zu beginnen und andererseits eine entsprechend große Kühl-
ölmenge zur Verfügung zu stellen, um die maximal zulässige Temperatur nicht zu er-
reichen. Zusätzlich ist bei einem hohen Wärmeeintrag eine große Kühlölmenge nötig,
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Abbildung 2.22: Das Diagramm zeigt für unterschiedliche Kühlölstrome die Zeit bis
eine bestimmte eingebrachte Energie abgeführt wurde.
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Abbildung 2.23: Das Diagramm zeigt für unterschiedliche Energieeinträge die Zeit bis
diese für unterschiedliche Kühlölströme abgeführt wurde.

um die Temperatur schnell auf ein gewisses Niveau absenken zu können und die Sys-
temverfügbarkeit zu erhöhen. Der Vergleich eines Kühlölstroms mit 5 und eines mit
15 l/min zeigt, dass sich die Dauer, bis eine Kupplungstemperatur von unter 120 °C
erreicht wird, verdoppelt. Eine Kühlölstrategie auf Basis dieser Simulationsergebnisse
zu entwickeln, ist notwendig, um ein System mit hoher Verfügbarkeit und Lebensdauer
zu erreichen.
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Tabelle 2.7: Simulationsergebnisse für drei unterschiedliche Kühlölströme

Kühlölstrom in l{min Tmaxptq in °C tT=120°C in s
5 220 18,1
10 177,5 11,6
15 157,5 9,3
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Abbildung 2.24: Vergleich der zeitlichen Verläufe der Kupplungstemperatur bei unter-
schiedlichen Kühlölflüssen mit gleich großem Wärmeeintrag.
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2.3.2 Modellierung der Hydraulik

Im Folgenden werden die hydraulischen Modelle, die im Abschnitt 3 ihre Anwendung
finden, beschrieben. Nachdem ein Großteil der verwendeten Modelle in anderen Pu-
blikationen veröffentlicht wurde ([36], [38], [69]), werden diese hier zusammengefasst;
nicht publizierte Teile werden näher beschrieben.
In der Literatur gibt es bereits eine Vielzahl an Modellen, die die hydraulische Strecke
für Automatikgetriebe abbilden. Diese spiegeln den Trend wieder, die Schaltqualität,
die Effizienz oder das „Front-Loading“ in der Entwicklung eines Systems zu erhöhen.
In [9] wird die Betätigung einer elektro-hydraulischen Kupplung präsentiert. Der Autor
benützt dazu ein genaues Modell mit dynamischen Effekten. In seiner vorhergehenden
Arbeit [8] sind bereits Teile dieses Modells, im Speziellen ein Magnetventil, beschrie-
ben und mit Messungen überprüft. Ein Modell eines DKG mit einem vereinfachten
Antriebsstrang wird zur quantitativen Analyse der Kinematik und der Dynamik in
[31] beschrieben. In [79], [55] und [68] werden Modelle präsentiert, die für die Verbes-
serung der Schaltqualität eines DKG verwendet werden. Es zeigt sich, dass nicht nur
für das Design eines elektro-hydraulischen Systems Modelle verwendet werden, son-
dern auch zur Entwicklung von Regelstrategien und zur Überprüfung der Kombination
des Zusammenspiels. Diese zwei Aspekte werden in den folgenden Abschnitten weiter
bearbeitet und in den Anwendungsbeispielen wird der Zusammenhang präsentiert. Im
Folgenden werden drei unterschiedliche Modelle aufgezeigt. Die ersten beiden Modelle
befassen sich mit dem Hochdrucksystem, wobei das erste die Bereitstellung des Ar-
beitsdrucks für die Aktuatoren und das zweite die Strecke eines Aktuators beschreibt.
Das dritte Modell beinhaltet die zusätzlich notwendigen Komponenten für den Kühl-
und Schmierkreislaufes.

Arbeitsdrucksystem

Im Abschnitt 2.1.1 wurden einzelne Aufgaben des Arbeitsdrucksystems bereits be-
schrieben. Das folgende Modell regelt die Priorisierung der Ölflüsse für ein Automa-
tikgetriebe. Als höchste Priorität ist die Versorgung des Arbeitsdrucks definiert, da-
nach kommen die Befüllung des Druckspeichers und der nicht benötigte Ölfluss. Dieses
System wurde in [36] umgesetzt und ist in der Abbildung 2.25 dargestellt. In diesem
versorgt eine Pumpe das System mit Öl und mittels Druckregelventil wird der ge-
wünschte Arbeitsdruck über den Arbeitsdruckregelschieber eingestellt. Dieser steuert
die Ölflüsse nach der gewünschten Priorität. Ein Überdruckventil schützt das System
vor zu hohen Drücken, indem es bei zu hohem Druck Öl ablässt. Für eine genaue
Beschreibung der Komponenten, der physikalischen Modellierung, der Kalibrierung
und dem Test mit Messdaten dieses Systems, sei auf [36] verwiesen. Nach der Über-
prüfung des Modells wurde weiterführend eine Sensitivitätsanalyse durchgeführt, um
den Einfluss der dynamischen Parametern des Systems (Volumen des Druckspeichers,
Masse, Dämpfung und Federkraft des Arbeitsdruckschiebers) auf das Ergebnis zu er-
mitteln und den Geltungsbereich der Parameter, durch eine manuelle Überprüfung zu
erweitern.
Durch das verifizierte Modell und der Sensitivitätsanalyse ist es nun möglich, es für
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Abbildung 2.25: Arbeitsdrucksystem für die Versorgung eines dedizierten Hybridge-
triebes mit einer elektrischen Pumpe, einem Überdruckventil, einem
Arbeitsdruckregelschieber inkl. Druckregelventil und einem Gasdruck-
speicher (siehe [36]). Der Arbeitsdruckregelschieber hat die Aufgabe,
den Ölfluss nach der Priorität zu steuern (1. Versorgung Hochdruck-
system, 2. Befüllung Gasdruckspeicher, 3. Rückfluss zum Tank).

das Anwendungsbeispiel 2 anzupassen. In der Abbildung 2.26 ist das zweite System
dargestellt. Im Vergleich zum vorherigen, bei dem zwei Ausgänge vorhanden sind,
müssen drei Ausgänge durch den Arbeitsdruckregelschieber gesteuert werden. Nach-
dem kein Druckspeicher in dieser Abbildung vorhanden ist, kann dieser Ausgang für die
Kühlung der Kupplungen verwendet werden (Priorität 2). Der zweite Ausgang wird,
anstelle des Tanks, für die Schmierung verwendet und der letzte führt zum Tank. Die
Parameter wurden, bis auf Öffnungsflächen die von der Kolbenposition abhängig sind,
von [36] übernommen. In der Abbildung 3.34 sind die Volumenstromverläufe für eine
dynamische Simulation dargestellt (siehe Abschnitt 3.2).

Kupplungssystem

Für die Überprüfung des dynamischen Verhaltens eines Hochdrucksystems, wird zu-
mindest ein Verbraucher benötigt. Nachdem in jedem der betrachteten Getriebe (DKG,
AMT, AT, DHT) mindestens eine Kupplung vorhanden ist, wurde das Kupplungssys-
tem ausgewählt. In [38] wurde ein erstes analytisches Modell für eine hydraulisch an-
gesteuerte Lamellenkupplung implementiert und mit Messungen kalibriert. Als Basis
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Abbildung 2.26: Arbeitsdrucksystem für die Versorgung eines Doppelkupplungsgetrie-
bes (DKG) mit einer mechanischen Pumpe, einem Überdruckventil,
einem Arbeitsdruckregelschieber inkl. Druckregelventil. Der Arbeits-
druckregelschieber hat die Aufgabe, den Ölfluss nach der Priorität zu
steuern (1. Versorgung Hochdrucksystem, 2. Kühlung der Kupplun-
gen, 3. Rückfluss zum Tank).

wurde in [69] ein erweitertes Modell entwickelt. Dieses Modell ist in der Abbildung 2.27
dargestellt und besitzt neben den zusätzlichen Komponenten (Überdruckventil, Druck-
speicher, hydraulische Leitung), ein detailliertes Modell der Lamellenkupplung und des
Druckregelventils.
Für die Parametrisierung des Modells wurde ein hydraulisches System, wie in der
Abbildung 2.27 dargestellt, aufgebaut. Es besteht aus einer elektrischen Pumpe, die
das System mit Öl versorgt. Mit dem nachgeschalteten Druckbegrenzungsventil kann
der Arbeitsdruck eingestellt werden. Zusätzlich gibt es einen Druckspeicher. Dieser
kann zu- oder weggeschaltet werden, um die Reaktion des Druckregelventils auf unter-
schiedliche Bedingungen beurteilen zu können. Direkt mit dem Arbeitsdruck ist das
Druckregelventil verbunden. Das Ventil kann entweder mit einem Stahlrohr oder mit
einem Schlauch mit der Kupplung verbunden werden. Bei diesem Messaufbau sind
die Drücke vor dem Druckregelventil und beide Drücke an den Ausgängen (Tank- und
Steueranschluss) des Ventils messbar. Zusätzlich wurde die Position des Kupplungskol-
bens, die Öltemperatur und der von der Pumpe geförderte Ölvolumenstrom gemessen.
Die Parametrisierung wurde mit unterschiedlichen Testfällen durchgeführt. In der Ab-
bildung 2.28 sind die Ergebnisse der Simulation nach der Parametrisierung und der
Messung für die Szenarien „a“ und „b“ präsentiert. In Szenario „a“ ist das Verhalten
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Abbildung 2.27: Hydraulisches System für die Betätigung einer Lamellenkupplung
[69]. Das hydraulische System besteht aus einer elektrischen Pumpe,
einem Gasdruckspeicher, einem Überdruckventil, einem Druckregel-
ventil zur Regelung des Kupplungsdrucks, einer hydraulischen Leitung
und einer hydraulisch betätigten Kupplung inkl. Kupplungskolben.

des elektrischen Stroms zum Kupplungsdruck und in Szenario „b“ der Differenzdruck
des vollständig geöffneten Kupplungsdruckventils über den Ölvolumenstrom darge-
stellt. Das Szenario „a“ hat im Schnitt eine kleiner Abweichung als 0,2 bar, dies ent-
spricht einer ausgezeichneten Übereinstimmung. Im Szenario „b“ ist das dynamische
Verhalten sehr gut und die Abweichung im schlechtesten Fall über 2,5 l/min für die
spätere Anwendung akzeptabel.
So wie für das Arbeitsdrucksystem wurde auch für dieses System eine ausführliche
Sensitivitätsanalyse durchgeführt. In dieser wurden die Auswirkung der Änderung des
Druckspeichers, der Größe der Pumpe, die Temperaturabhängigkeit, der Widerstand
der hydraulischen Leitung und die Federkraft der Kupplung analysiert. Wie bereits
bei der Modellbildung wird hier auf [69] verwiesen.

Modellierung der Komponenten für das Kühl- bzw. Schmiersystem

In den vorherigen beiden Unterkapiteln wurden bereits Modelle für die Bereitstellung
des Arbeitsdrucks für ein Hochdrucksystem und ein Kupplungssystem gezeigt. Beide
Systeme und deren Komponenten wurden mit Messungen parametriert und anschlie-
ßend auf Übereinstimmung überprüft. Neben den bereits vorhandenen Komponenten,
werden zusätzlich das 2/2-Wegeventil und das 3/3-Wegeventil für die Simulation des
Kühl- und Schmiersystems benötigt (Abbildung 2.29).
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Abbildung 2.28: In den beiden Grafiken sind die zeitlichen Verläufe der Messung und
der Simulation verglichen [69]. Die linke Grafik zeigt das Verhal-
ten des Regeldrucks des Druckregelventils, der die Kupplung betätigt,
wenn ein definierter elektrischer Strom fließt. Die rechte Grafik zeigt
die Abhängigkeit des Ölvolumenstroms vom Differenzdruck eines voll-
ständig geöffneten Druckregelventils.

Abbildung 2.29: Schaltsymbole von einem 2/2- und einem 3/3-Wegeventil

Das 2/2-Ventil ist ein klassisches Schwarz/Weiß-Ventil, welches die Positionen geöffnet
und geschlossen hat. Es hat einen Eingang und einen Ausgang, wobei jeweils mehr als
eine Quelle bzw. Verbraucher angeschlossen sein können. Das 3/3-Ventil hat drei Po-
sitionen und drei Anschlüsse. Davon ist einer ein Eingang und zwei sind unabhängige
Ausgänge. In der Position 1 ist Ausgang 1 mit dem Eingang verbunden und Ausgang 2
gesperrt. In der Position 2 ist der Eingang mit keinem Ausgang verbunden, in Position
3 ist der Eingang mit dem Ausgang 2 verbunden und der Ausgang 1 gesperrt.
Das Verhalten der beiden Wegeventile entspricht dem des Druckregelventils, aus der
Modellierung eines Kupplungssystems, in der Position geöffnet. Die Wegeventile ha-
ben im Vergleich zum Druckregelventil keine Rückführung des Ausgangsdrucks auf den
Kolben (siehe Rückstellfläche in Abbildung 2.27). Die Ventilposition ergibt sich aus
der hervorgerufenen magnetischen Kraft des elektrischen Stroms und der entgegenge-
setzten wegabhängigen Kraft durch die Feder.
Für das Anwendungsbeispiel 1 im Abschnitt 3.2 wurden die beiden Ausgänge des 3/3-
Wegeventils für einen Ölvolumenstrom von 14 l/min und einem Differenzdruck von
4 bar parametrisiert. Für das 2/2-Wegeventil werden dieselben Parameter wie für das
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3/3-Wegeventil gewählt. Die Zeit für das Umschalten von einer Position auf eine andere
wurde mit 50 ms gewählt. Dies entspricht der Standarddynamik eines Schaltventils.
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2.4 Hydraulik Layout Design

In diesem Unterkapitel wird die neue modellbasierte Methodik für das Design eines
elektro-hydraulischen Systems für automatisierte Getriebe beschrieben. Zuerst werden
ein Überblick über die Methodik und deren Ablauf gegeben und anschließend die
einzelnen Punkte im Detail diskutiert.

2.4.1 Überblick über die Methodik

In den vorherigen Unterkapiteln wurden bereits der Stand der Technik für die Ent-
wicklung einer Hydraulik und die Anforderungen an ein solches System beschrieben.
Im Vergleich zur in Abbildung 2.8 dargestellten Standardmethodik ist in der Abbil-
dung 2.30 die neue Methodik abgebildet. Die neue Methodik setzt sich aus den drei
wesentlichen Teilen zusammen:

1. Definition der Lastfälle und der Eingangsparameter für das Layoutdesign
2. Variation und Optimierung des Layouts
3. Simulation und dynamische Beurteilung

Im Gegensatz zur Standardmethodik stützt sich die neue Methodik nicht nur auf Last-
fälle, Eingangsparameter und Annahmen, sondern es können zusätzlich noch Mess-
daten, verschiedene Testzyklen oder RDE-Zyklen zur Auslegung herangezogen wer-
den. Im ersten Punkt werden diese verarbeitet und aufbereitet, um einen Datenvek-
tor bereitzustellen, welcher die Basis für die Optimierung darstellt. In der Layout-
Optimierung werden, je nach Auswahl der Eingangsparameter, Teilsysteme oder die
ganze Hydraulik mit ihren Randbedingungen optimiert. Hierbei kann es sich vom
Aufbau um unterschiedliche hydraulische Systeme handeln, die jedoch dieselben Ziel-
kriterien und Nebenbedingungen erfüllen müssen. Ein wesentlicher Aspekt gegenüber
der Standardmethodik ist, dass diese nicht ausschließlich auf stationäre, sondern auch
auf ausgewählte Teile dynamisch berechnet und dann bewerten werden. Der Vorteil
liegt darin, dass Annahmen, wie z.B. der Ölfluss für die Kühlung einer Kupplung
abhängig von der Kupplungstemperatur bedarfsgerecht berechnet werden können. Be-
reits bei der Auslegung des hydraulischen Systems kann somit ein wichtiger Teil der
Dynamik mitberücksichtigt werden. Diese Methode besitzt bereits vor der späteren
detaillierteren Simulation der ausgewählten Hydraulik einen hohen Reifegrad. Zusätz-
lich liefert die Optimierung für die ausgewählten Messdaten optimale Resultate. Da
hier als Optimierungskriterien nicht nur der Leistungsverbrauch, sondern auch die Pro-
duktionskosten herangezogen werden, kann als Ergebnis aus der Methode mehr als ein
optimales Resultat entstehen. Zur weiteren Einschränkung kann mithilfe von zusätz-
lichen Kriterien, wie z.B. maximale Produktionskosten, bestes ökonomisches System
oder anderen Kriterien, die Auswahl weiter reduziert werden, um für ein System das
beste Layout zu bestimmen. Ferner können vom Ergebnis der Methode direkt Anfor-
derungen abgeleitet werden. Diese reichen von maximaler elektrischer Leistung, über
Funktionssicherheit bis hin zu Softwareanforderungen. Dabei werden bereits bei der
Optimierung Steuerung- und Regelungsfunktionen berücksichtigt, um das vollständige
Potential von Hardware und Software ausnützen zu können.
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Abbildung 2.30: Strukturbild der neuen Methodik für die Entwicklung eines elektro-
hydraulischen Systems.

Punkt 3 der Methodik beinhaltet neben dem klassischen Ansatz der dynamischen Si-
mulation, die Entwicklung und dem Test von Softwarefunktionen. Die Aufgabe besteht
in diesem Schritt darin, das hydraulische Layout funktional und das Zusammenspiel
zwischen Hardware und Software zu überprüfen und die Spezifikationen zu erweitern.
Dieses kann je nach gewähltem optimalen System unterschiedlich detailliert ausfallen.
Das Ergebnis aus Punkt 3 ist die konzeptionelle Überprüfung des hydraulischen Lay-
outs. Dieser Punkt ist, je nachdem welches Layout gewählt wurde, optional oder bei
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der Notwendigkeit von erweiterten Softwarefunktionen zwingend erforderlich.
In den folgenden Teilabschnitten dieses Unterkapitels werden die einzelnen Schritte
näher beschrieben. Dabei wird auf die unterschiedlichen Zielkriterien und unterschied-
liche Zielsysteme eingegangen.

2.4.2 Definition der Lastfälle und der Eingangsparameter für das Layoutdesign

Die Methodik hat zum Ziel, den Einfluss von Daten aus Erfahrungswerten der Ent-
wickler zu reduzieren und diese durch einen modellbasierten Ansatz zu kompensieren.
Hierfür ist es wichtig, dass so wenig wie möglich Eingangsparameter verwendet wer-
den, sofern sie nicht durch einfache Simulationen/Messungen bzw. Spezifikationen von
Herstellern einzelner Komponenten bestimmt werden können. Dabei hängt die Anzahl
der Eingangsdaten sehr stark vom zu entwickelnden System ab. So kann die Anzahl
der benötigten Parameter sehr unterschiedlich sein, je nachdem welche Getriebeart
bzw. ob eine vollständige Hydraulik oder nur ein Teil davon entwickelt werden soll.
In der Abbildung 2.31 ist der Ablauf für die Erstellung des Datenvektors mittels der
Eingangsparameter und der Lastfälle dargestellt. Dieser Schritt besteht aus drei Teilen:
(i) Definition Eingangsparameter und Lastfälle
(ii) Erstellung des Lastprofils
(iii) statische Vorausberechnungen mit dem Lastprofil und den Eingangsparametern
Das Resultat ist ein Datenvektor, welcher zugleich der Ausgangspunkt für die Opti-
mierung ist.

Input für die 
Optimierung

Statische 
Vorausbe-
rechnung

Erstellung 
Lastprofile

Eingangs-
parameter

Lastfälle

Abbildung 2.31: Erstellung des Datenvektors mittels der Eingangsparameter und der
Lastfälle. Der Datenvektor beinhaltet alle relevanten Daten für die
Optimierung des hydraulischen Layouts.

57



2 Methodik

Eingangsparameter festlegen und Lastfälle erstellen

In der Abbildung 2.32 ist die Aufteilung zur Erstellung der Eingangsparameter und
der Lastfälle dargestellt. Diese bestehen aus den folgenden fünf Gruppen:
(a) physikalische Parameter
(b) Variationsparameter
(c) Komponenten Parameter
(d) zusätzliche Parameter

Eingangsparameter:

Variationsparameter:
• Min/Max Pumpengröße
• Min/Max Kühlölstrom
• Pumpenart
• Ventilarten
• Größe des Akkumulators
• Druckbereich Akkumulator
• …

Physikalische Parameter:
• Wärmeübergangskoeffizient
• Elastizitätsmodul
• Viskosität
• …

Komponenten Parameter:
• Anzahl der Kupplungen
• Effizienz
• Kosten
• …

Zusätzliche Parameter:
• Max. Kupplungstemperatur
• Sumpföltemperatur
• …

• Messungen (Fahrzeug,…)
• Normzyklen
• Referenzzyklen
• Anwendungsfälle
• Grenzfälle
• …

Lastfälle:

Input für die 
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Statische 
Vorausbe-
rechnung

Erstellung 
Lastprofile

Eingangs-
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Lastfälle

Abbildung 2.32: Für die Datenaufbereitung und die Erstellung der Lastprofile müssen
vorab die Eingangsparameter und Lastfälle, die das System definieren,
festgelegt werden.

zu a.) Lastfälle: Mit den Lastfällen wird das hydraulische System definiert. Mit
dieser Auswahl, die dem Entwickler obliegt, wird festgelegt, wie der Betriebsbereich
definiert wird, in dem der Schwerpunkt der Optimierung liegt. Hierbei kann zwischen
der reinen Berücksichtigung von Grenzfällen oder der Kombination von diesen und
Testzyklen oder Messungen gewählt werden. Durch die reine Berücksichtigung der
Grenzfälle wird das System auf die maximalen Anforderungen ausgelegt. Messungen
und Zyklen definieren den Fokus des Betriebsbereichs. Im Unterschied zur Stan-
dardentwicklungsmethode können hier unterschiedliche Testzyklen und Messungen
herangezogen werden, um das System nicht nur auf Normverbrauchszyklen wie den
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NEFZ oder WLTC auszulegen, sondern auch für den realistischen RDE-Zyklus.
Die Methodik bezieht sich hierbei wohl bedacht auf diese Daten und nützt diese als
Ausgangspunkt für die weitere Berechnung der hydraulischen Kenngrößen, um das
Expertenwissen mithilfe von Modellen reduzieren zu können. Dabei müssen nur Daten
generiert werden, die durch Fahrzeugmessungen oder Simulationen bereits vorhanden
sind, da entweder die einen und/oder die anderen bereits von der Entwicklung oder der
Weiterentwicklung des Getriebes vorhanden sind. Daten, die oft als Grundlage oder
Ausgangspunkt in der Methodik benützt werden, sind z.B. Getriebeeingangsdrehzahl,
Anzahl der Kupplungen und Schaltaktuatoren, Momente an der Kupplung.

Generierung von Lastfällen aus der Simulation: Für die Definition eines
Getriebes bzw. deren Komponenten, wie z.B. Gangspreizung oder maximale Geschwin-
digkeit, werden unterschiedliche Softwareprogramme zur Unterstützung verwendet.
Je nach Einsatzzweck, werden unterschiedlich detaillierte Modelle für die Simulation
genutzt. Zwei gängige Softwareprogramme hierfür sind Matlab[43]/Simulink[44] und
AVL Cruise[32]. Beide sind Standardprogramme für die Entwicklung und Simulation
von Antriebssträngen. AVL Cruise ist speziell für die Analyse und Optimierung von
Antriebssträngen konzipiert. Das Anwendungsgebiet erstreckt sich von der Kraftstoff-
verbrauchsberechnung, über die Berechnung der Leistungsfähigkeit des Systems bis
zur Berechnung der Fahrzeugemissionen.
In diesen Softwareprogrammen wird für den Antriebsstrang die longitudinale Bewe-
gung des Fahrzeugs aufgebaut. Zusätzlich ist es erforderlich, die Aktuatoren wie z.B.
die Verbrennungskraftmaschine und die Kupplungen zu steuern, um einen Fahrzyklus
simulieren zu können. Hierfür gibt es in AVL Cruise einen vorhandenen Fahrer und
zusätzliche Steuerungssoftware für die Betätigung der Aktuatoren. Die Steuerungs-
software hat die Aufgabe, die Aktuatoren so zu steuern, dass die Anforderungen
hinsichtlich Kraftstoffverbrauch, Emissionen und Dynamik eingehalten werden. Ein
wesentlicher Bauteil der Software ist die Schaltstrategie, die neben der Dynamik vor
allem für den Kraftstoffverbrauch und die Emissionen entscheidend ist. Diese sollte,
wie es auch das Ziel der Hydraulik ist, für mehr als einen Zyklus ausgelegt sein.
Für die Auslegung des Getriebes werden im europäischen Raum grundsätzlich der
NEFZ, der WLTC, die Volllastbeschleunigung und zusätzlich herstellerspezifische
Zyklen verwendet, die RDE spezifisch sein können. Daraus resultiert eine große Menge
an vorhandenen Datensätzen, die für die Auslegung der Hydraulik zur Verfügung
stehen.

Generierung von Lastfällen aus Messungen: Bei Getrieben, die bereits am
Prüfstand oder im Fahrzeug in Betrieb sind, können Messdaten für die Auslegung
verwendet werden. Diese Daten implizieren bereits die Dynamik des gesamten Sys-
tems inklusive der Funktionssoftware und der Schaltstrategie. Zusätzlich kann bei der
Anwendung der neuen Methode der direkte Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch mit
der Hilfe von realen Fahrzeugmessungen berechnet werden.

Grenzfälle: In 2.1.4 wurde die alte Methodik beschrieben, die rein auf Grenz-
fällen beruht. Auch bei der Auslegung der Hydraulik mit der neuen Methodik müssen
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diese Grenzfälle betrachtet werden, um die maximalen Anforderungen an das System
berücksichtigen zu können. Ein Beispiel ist in Abschnitt 2.2 für das Anfahren eines
Fahrzeugs beschrieben und ein anderes in einem Anwendungsbeispiel im Abschnitt 3
gezeigt.

zu b.) Physikalische Parameter: Die physikalischen Parameter beziehen sich auf
hydraulische und mechanische Parameter, die benötigt werden, um die verwendeten
Modelle zu parametrisieren. Die hydraulischen Parameter sind: z.B. Viskosität, Dichte
und Kompressionsmodul. Diese werden für die Berechnung des Drucks eines hydrau-
lischen Speichers und mechanische Parameter werden für das Kupplungstemperatur-
modells (2.3.1) benötigt.

zu c.) Variationsparameter: Die Variationsparameter definieren die Größen im Sys-
tem, die vom Wert her nicht festgelegt und somit veränderbar sind. Dies ist im Fall die-
ser Methodik z.B. die Anzahl der Ventile, die Größe und Art der Pumpe(n), die Größe
des Druckspeichers oder der maximale Kühlölstrom. Zusätzliche Variationsparameter
entstehen durch Randbedingungen der Optimierung. Wie bei jeder gängigen Optimie-
rung, wird der Variationsraum durch minimale und maximale Werte beschränkt (siehe
Abschnitt 2.4.3).

zu d.) Komponenten-Parameter: Die Komponenten-Parameter beinhalten alle her-
stellerspezifischen Werte der einzelnen verfügbaren Komponenten. Diese Werte können
aus Datenblättern entnommen oder von Komponentenherstellern bezogen werden.

zu e.) Zusätzliche Parameter: Unter zusätzliche Parameter fallen all jene, die nicht
zu den anderen Gruppen zuzuordnen sind oder vom Entwickler definiert werden müs-
sen. Letztere sind vor allem Parameter, die einerseits aus Erfahrungswerten resultie-
ren oder methodisch mithilfe von anderen Softwareprogrammen oder durch Ableitung
von vorhandenen Größen definiert werden können. Als Beispiel sei hier die maximale
Kupplungstemperatur genannt, die durch die Kupplungslamellen definiert ist. Laut
Herstellerangaben gibt es hier bereits aus den Datenblättern eine maximal zulässige
Temperatur bevor eine Schädigung eintritt. Im Betrieb muss eine Überschreitung ver-
mieden werden, wodurch bei der Auslegung des Systems zum Schutz eine niedrigere
Temperatur gewählt werden muss. Diese entspricht der Temperatur aus den Herstel-
lerangaben minus eines Sicherheitsoffsets.

Erstellung der Lastprofile

Prinzipiell ist es möglich jedes einzelne Lastprofil unabhängig zu optimieren und ein-
zelne optimale Resultate zu erhalten. Praktisch gesehen ist dies jedoch nicht sinnvoll,
da hier sehr unterschiedliche hydraulische Systeme durch die unterschiedlichen Anfor-
derungen und Betriebsbereiche entstehen können. Deshalb ist es zwingend erforderlich,
mindestens die Grenzfälle (GF) bei jeder einzelnen Optimierung zu berücksichtigen.
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In Abbildung 2.33 wird exemplarisch gezeigt, wie ein Lastprofil für die Größe „Mo-
ment“ aufgebaut werden kann. Dabei sind die ersten beiden Lastfälle Ergebnisse aus
einer Simulation. Daten können vorab bearbeitet werden, um z.B. Störeinflüsse zu
minimieren. Die letzten drei Lastfälle sind Grenzfälle (GF), wobei der GF1 zweimal
verwendet wird. Da die Gewichtung jedes Lastfalles über die zeitlich Länge erfolgt,
wurde der GF1 zweimal in das Lastprofil aufgenommen, um den Anteil dieses Last-
falls am Ergebnis zu verstärken. Die Zusammensetzung des Lastprofils in der Länge
und der Anordnung ist beliebig. Alle Lastprofile und zusätzlichen Berechnungen wer-
den zu einem Datenvektor zusammengefasst (siehe Tabelle in der Abbildung 2.33). Es
muss beachtet werden, dass sich die Zeitdauer und der benötigte Datenspeicher für die
Simulation und die Optimierung mit der Anzahl der Länge des Datenvektors und der
Anzahl der Varianten erhöht.

Zeit

Moment

AWF 1 TZ 1 GF 1 GF 1 GF 2

Filter

Lastprofil Beispiel:

Datenvektor (tabellarisch):

Input für die 
Optimierung

Statische 
Vorausbe-
rechnung

Erstellung 
Lastprofile

Eingangs-
parameter

Lastfälle

Abbildung 2.33: Darstellung eines möglichen Lastprofils und die tabellarische Darstel-
lung eines Datenvektors für die Layoutoptimierung.

Statische Vorausberechnungen mittels Lastprofil und Eingangsparametern

Nachdem der Datenvektor erstellt wurde, können vorab stationäre Berechnungen
durchgeführt werden. Dies sind all diejenigen Daten, die bei der Optimierung nicht
variieren und somit vorab berechnet werden können. Diese teilen sich wie in Abbil-
dung 2.34 dargestellt in allgemeine, Hochdruck- (oder Aktuierung) und Niederdruck-
Größen (Schmierung und Kühlung) auf. Aus dem vorhandenen Datenvektor werden
Daten, die für den Hoch- und den Niederdruckkreislauf benötigt werden, berechnet.
Hierbei handelt es sich vor allem um die Ermittlung der Zustände der Aktuatoren
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(z.B ist die Kupplung offen, geschlossen oder schlupfend) und der Zeitpunkte derer
Betätigung, um Größen wie Kupplungsfüllzeit und Betätigungszeit von Aktuatoren
zu ermitteln. Aus dem Hochdruckkreislauf können bereits die Anforderungen bezüg-
lich Ölvolumen und Öldruck vorab ermittelt werden, da aus den Drehmoment- und
Schaltanforderungen der Aktuatoren bereits deren Sollwerte bekannt sind. Je nach
Aufbau des Hochdrucksystems können weitere Größen wie Leckölverluste, maximaler
Arbeitsdruck usw. berechnet werden. Beim Niederdruckkreislauf können nur kontinu-
ierliche Anforderungen, wie die Schmierung des Radsatzes, berechnet werden, da die
Kühlung und Schmierung der Aktuatoren eine dynamische Abhängigkeit besitzt (siehe
Abschnitt 2.4.3).

Statische Vorausberechnung:

Hochdruck NiederdruckAllgemein

• Moment- zu 
Druckanforderung

• Arbeitsdruck
• Lecköl Kupplungs-

ventile
• Lecköl System
• …

• Schaltanforderung
• Zeitpunkt der 

Kupplungsbefüllung
• Zeitpunkt 

Schaltaktuatoren-
betätigung

• …

• Energieeintrag in die 
Kupplung

• Energieeintrag 
Elektromotor

• …

Input für die 
Optimierung

Statische 
Vorausbe-
rechnung

Erstellung 
Lastprofile

Eingangs-
parameter

Lastfälle

Abbildung 2.34: Die statische Vorausberechnung dient der Reduzierung der Berech-
nungszeit der Methodik. Alle Berechnungen, die sich während der
Optimierung nicht ändern (nicht dynamisch), können vorab ermit-
telt werden.

2.4.3 Layout-Optimierung und Auswertung

Dieser Abschnitt der Methodik hat das Ziel, ein oder mehrere optimale hydraulische
Systeme für die im vorherigen Abschnitt definierten Parameter zu finden. Die System-
und Variationsparameter wurden dabei bereits definiert und statische Vorausberech-
nungen durchgeführt. Welches System oder Teilsystem optimiert werden soll, und wel-
che statischen und dynamischen Berechnungen durchgeführt werden sollen, wird im
folgenden Abschnitt diskutiert. Zusätzlich wird ein tieferer Einblick in die Metho-
dik gewährt, wodurch die unterschiedlichen Einsatzmöglichkeiten eines oder mehrerer
System-Layouts, die unterschiedlichen Strategien zur Kühlung der Aktuatoren, bis
hin zu Komponenten- und Variationsparameter zur Beschreibung unterschiedlicher
Layout-Topologien aufgezeigt werden.
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Optimierung

Die Optimierung hat die Aufgabe, eine Kostenfunktion abhängig von Parametern zu
minimieren ([60, Seite 3]). Wird ein solcher Parametersatz gefunden, spricht man von
einer „optimalen“ Lösung. Konkret wird hier das Ziel verfolgt ein hydraulisches Layout
zu finden, welches die beiden folgenden Zielkriterien minimiert:

• Produktionskosten
• Leistungsverbrauch

Da es sich hier um eine Optimierung mit mehr als einer Zielfunktion handelt, spricht
man von einer Vektor- oder Pareto-Optimierung ([62, Seite 157]). Im Gegensatz dazu
ist die Optimierung von nur einer Zielfunktion eine skalares Optimierungsproblem.
Neben der Zielfunktion gibt es weitere Kriterien (Nebenbedingungen) die zwar nicht
optimiert, aber eingehalten werden müssen. Eine Nebenbedingung, die in der folgenden
Optimierung oft berücksichtigt werden muss, ist die maximal verfügbare elektrische
Leistung des Bordnetzes.
Da für einige Variationsparameter (z.B. Pumpengröße, Ventilanzahl) nur diskrete Wer-
te zulässig sind, ist entweder ein entsprechender Optimierungsalgorithmus zu verwen-
den, oder wenn möglich der vollständige Lösungsraum zu durchsuchen. Im Ausblick
werden die Möglichkeiten anderer Optimierungsverfahren für diese Methodik disku-
tiert.
Abbildung 2.35 zeigt die unterschiedlichen Möglichkeiten der Optimierung. Dabei
wird zwischen System-Layout-Optimierung und Teilsystem-Layout-Optimierung un-
terschieden. Dadurch wird es möglich, nur einen Teil, z.B. das Niederdruck- oder Hoch-
drucksystem, oder das Gesamtsystem (Hochdruck- und Niederdrucksystem) zu opti-
mieren. Somit können Teilsysteme zu einem Gesamtsystem zusammengefasst werden,
um es mit einem anderen zu vergleichen. Zusätzlich können unterschiedliche System-
Layout-Varianten optimiert werden, die sich vom Aufbau des System-Layouts und der
Anzahl der vorgegebenen Komponenten unterscheiden. Die Anzahl der zu optimieren-
den Parameter hängt von den Anforderungen an das System und vom vorgegebenen
Aufbau des Systemlayouts ab. So kann es sein, dass bei einem Layout die Größe einer
Komponente einen Variationsparameter darstellt und dieser in einem anderen Layout
gar nicht vorhanden ist, da diese Komponenten dort nicht verwendet werden.
Der Algorithmus für die Berechnung eines hydraulischen System-Layouts ist in Ab-
bildung 2.36 dargestellt. Die Erstellung und Kalkulation des Datenvektors und der
Eingangsparameter von Abschnitt 2.4.2 ist hier nicht angeführt. Als ersten Schritt
werden mittels der Eingangsparameter und des Aufbaus des System-Layouts alle mög-
lichen Layout-Topologien berechnet. Diese werden im nächsten Schritt als erste Ite-
rationsschleife verwendet (Index i). Daraufhin folgen alle weiteren Iterationsschleifen
für die Parametervariation (Index ji...jn). In der untersten Ebene der Parameterva-
riation wird ein Zähler aktiviert, welcher sich bei jeder einzelnen Iteration um den
Wert eins erhöht. Anschließend wird die dynamische Simulation mittels des Daten-
vektors auf die aktuelle Topologie unter der Berücksichtigung der Nebenbedingungen
und der aktuellen Werte der variablen Parameter durchgeführt. Da diese Simulation
dynamische Systeme beinhaltet, muss für jeden Zeitschritt des Datenvektors (Index
t) zu einem Eingangssignal eine zeitliche Ausgangsreaktion berechnet werden. Auf der
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Layout Optimierung:

System Layout (1):

• Größe des Akkumulators
• Ventilvariation
• Größe der el. Pumpe
• . . .

Hochdrucksystem:

Niederdrucksystem:

• Kühlungsstrategie
• Ventilvariation
• Größe der el. Pumpe
• Maximaler Kühlölstrom
• . . .

. . .

System Layout (n):

• Kühlungsstrategie
• Ventilvariation
• Größe der el. Pumpe
• Maximaler Kühlölstrom
• Größe des Akkumulators
• . . .

Hoch- und Niederdruck-
system:

Abbildung 2.35: Es gibt unterschiedliche Möglichkeiten der Optimierung. Es
wird zwischen System-Layout-Optimierung und Teilsystem-Layout-
Optimierung unterschieden. Dadurch wird es möglich, nur einen Teil,
z.B. das Niederdruck- oder Hochdrucksystem, oder das Gesamtsystem
(Hochdruck- und Niederdrucksystem) zu optimieren.

Niederdruckseite ist dies z.B. die Berechnung der Kupplungstemperatur und auf der
Hochdruckseite z.B. der Druck in einem Druckspeicher. Alle notwendigen Daten für die
Auswertung und die Zustände für die dynamische Simulation werden in Datenvektoren
mit dem Index t abgespeichert. Nach dem Ende einer Simulation werden die Daten,
die für die Auswertung der Topologie benötigt werden (z.B. Konfiguration, Pumpen-
größe, Leistungsbedarf, maximaler Ölfluss usw.) in einem Ergebnisvektor gespeichert.
Nachdem alle Iterationen durchgeführt sind, steht eine Matrix mit den Resultaten zur
Verfügung. Diese wird anschließend automatisiert ausgewertet und liefert einen Vektor
mit den optimalen Layouts in tabellarischer und grafischer Form.

System Layout

System-Layouts werden verwendet, um die Anzahl an Möglichkeiten sinnvoll einzu-
schränken. Somit kann die Optimierung auf vorgegebene Grundstrukturen reduziert
werden. Systemlayouts kommen auch der Anforderung entgegen, einen bereits beste-
henden Teil des Layouts wieder zu verwenden und nur einen Teil des Layouts zu
verändern oder zu erweitern. Hierzu werden im Folgenden die drei häufigsten Pro-
blemstellungen, die in der Praxis relevant sind, adressiert.
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1: procedure Optimierung
2: alleToplogien = definiereTopologien(param) � alle möglichen Topologien
3: SimZähler = 0
4: for i=1 bis AnzahlTopologien do � Iteration aller Topologien
5: for j=1 bis AnzahlVariationsParameter do � Iteration aller Varianten
6: SimZähler = SimZähler + 1
7: for t=0 bis LengthOfSimulationDataSet Step ∆t do
8: � Dynamische Berechnung der Systemgrößen:
9: SimResultat(t) = SimulationsSchritt( t,∆t,param(i,j) )

10: next t
11: � Berechnung des Ergebnisvektors
12: Ergebnis(SimZähler).elPumpeGroesse = mean(elPumpeÖlLeistung)
13: ...
14: next Variation
15: next Topology
16: Auswertung = Evaluierung(Ergebnis)
17: Darstellung(Auswertung) � Darstellung der Ergebnisse

Abbildung 2.36: Beispielalgorithmus für die Berechnung von unterschiedlichen Hy-
drauliklayoutkonfigurationen. Er zeigt, dass zuerst alle möglichen Lay-
outtopologien berechnet werden. Anschließend wird für jede dieser
Topologien die dynamische Berechnung durchgeführt und notwendi-
ge Daten für die Auswertung abgespeichert. Nachdem alle Topologien
berechnet wurden, werden die gespeicherten Daten ausgewertet und
die Auswertung grafisch dargestellt.

Fall 1 - Auftrennung von Hochdruck- und Niederdruckkreislauf: Ein klassischer
Ansatz bei modernen hydraulischen Layouts ist die Aufspaltung von Hochdruck- und
Niederdruckkreislauf (siehe Abschnitt 2.1.2), um die Effizienz des Systems zu erhöhen.
Hierfür ist es zweckmäßig, die Optimierungsaufgabe in zwei unabhängige, getrennte
Teile aufzuspalten (siehe Abbildung 2.35), da nicht nur die Druckniveaus, sondern
auch die Anforderungen der Teilsysteme unterschiedlich sind. Die Ergebnisse beider
werden bei der Auswertung zusammengeführt.

Fall 2 - Auswahl der Größe der Pumpe: Dieser Fall beinhaltet die im Ab-
schnitt 2.1.2 gezeigte Erweiterung einer konventionellen Hydraulik um eine elektrische
Pumpe (siehe Abbildung 2.3). Hier muss das System dieselben Anforderungen wie die
alte Hydraulik erfüllen, jedoch einen höheren Wirkungsgrad durch die zusätzliche elek-
trische Pumpe erreichen. Die Grundstruktur des Layouts ist hierbei bis auf die Größe
der Pumpen bereits fixiert. Hierbei wird die optimale Größe beider Pumpen ermittelt.

Fall 3 - Auswahl Arbeitsdrucksystem: Dieser Fall untersucht zwei Möglichkeiten
der Ausführung für die Bereitstellung des Arbeitsdrucks für den Hochdruckkreislauf.
In der Abbildung 2.37 ist ein klassisches System, wie es bei vielen konventionellen
Getrieben eingesetzt wird, dargestellt. Es besteht aus einer elektrischen Pumpe, einem
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Überdruckventil, einem Arbeitsdruckregelventil mit Druckregelschieber und optional
mit einem kleinen Druckspeicher. Zusätzlich hat dieses System einen Verbraucherkreis
mit einem Kupplungsdruckregelventil und einem Aktuator (Kupplung). Ziel für die-
ses System ist es die ideale Größe der elektrischen Pumpe zu finden, da der Rest des
Systems bereits definiert ist.
In der Abbildung 2.38 ist ein System mit einer elektrischen Pumpe, einem großen
Druckspeicher, einem Überdruckventil und demselben Verbraucherkreis wie beim vor-
herigen System dargestellt. Ziel für dieses ist es die ideale Größe und den idealen Ar-
beitsdruckbereich für den Druckspeicher und die ideale Größe der elektrischen Pumpe
zu finden. Im Unterschied zum ersten arbeitet der Druckspeicher immer über dem
maximal notwendigen Systemdruck. Das erste System passt diesen an die maximalen
Anforderungen der Kupplung an. Somit hat das erste System meist ein niedrigeres
Druckniveau als das zweite, was normalerweise auf einen niedrigeren Leistungsver-
brauch schließen lässt. Dadurch, dass die Pumpe von System zwei im Gegensatz zum
ersten nicht dauerhaft in Betrieb ist, kann sich abhängig von den Anforderungen aber
demnach ein niedrigerer Leistungsverbrauch einstellen. Der Unterschied dieser zwei
Layouts besteht somit sowohl im Aufbau des Layouts als auch in der Anzahl der Va-
riationsparameter. Die Eingangsparameter und Lastfälle sind für beide dieselben. Es
entstehen spezifisch, durch unterschiedliche Komponenten und das andere Druckni-
veau, unterschiedliche Öl und Druckanforderungen. So erhöhen sich z.B. die Lecköl-
verluste mit der Erhöhung des Drucks. Wie bereits bei Fall 1 können die Ergebnisse
beider Systeme bei der Auswertung gegenübergestellt und bewertet werden.

Arbeitsdruck-
regelschieber

*

c iclt i

3/2 Proportional 
VentilDruckregelventil

Qaccu,in Qaccu,out

Qp

Qtank

isolenoid

Rückschlag-
ventil

Qleak

QcltQmain

pmain

pctrl

Gas-
Druckspeicher

Kupplung & Kolben

Primärseite
der Kupplung

Sekundärseite
der Kupplung

Überdruckventil

Pumpe

Lecköl

Abbildung 2.37: Hochdrucksystem mit Arbeitsdruckregelschieber und einer Kupplung
als Verbraucher. Das Arbeitsdrucksystem besteht aus einer elektri-
schen Pumpe, einem Überdruckventil, einem Arbeitsdruckregelschie-
ber inkl. Druckregelventil. Der Arbeitsdruckregelschieber hat die Auf-
gabe den Ölfluss nach der Priorität zu steuern (1. Versorgung Hoch-
drucksystem, 2. Befüllung des Gasdruckspeichers, 3. Rückfluss zum
Tank). Die Kupplung besitzt einen hydraulischen Kolben und wird mit
einem 3/2-Proportionalventil angesteuert.
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Abbildung 2.38: Hochdrucksystem mit großem Druckspeicher und einer Kupplung
als Verbraucher. Das hydraulische System besteht aus einer elektri-
schen Pumpe, einem Gasdruckspeicher, einem Überdruckventil, ei-
nem Druckregelventil zur Regelung des Kupplungsdrucks, einer hy-
draulischen Leitung und einer hydraulisch betätigten Kupplung inkl.
Kupplungskolben.

Komponenten und Variationsparameter

Neben den bereits beschriebenen Variationsparametern wie der Größe von Pumpen
oder eines Druckspeichers, können Komponenten wie die Anzahl der Ventile oder das
System der Bereitstellung des Arbeitsdrucks im Hochdruckkreislauf einen Variations-
parameter darstellen. Dies wurde bereits in der Abbildung 2.36 und der dazugehörigen
Erörterung beschrieben. Hier soll nun der Einfluss von unterschiedlichen Komponenten
sowie die Anzahl und Verbindung dieser im Layout betrachtet werden. Zur vereinfach-
ten Darstellung wird auf ein Anwendungsbeispiel zurückgegriffen.
Wie aus Abschnitt 2.2 bekannt, gibt es unterschiedliche Anforderungen für die Küh-
lung und Schmierung von Komponenten. Diese können kontinuierlich, zyklisch oder
ereignis-basiert sein. Zusätzlich unterscheiden sie sich in Dauer und Betrag des Ölbe-
darfs. Nachdem die Anforderungen der einzelnen Komponenten sehr unterschiedlich
sind und all diese erfüllt werden müssen, gibt es unterschiedliche Möglichkeiten. Fünf
dieser Möglichkeiten sind:

a.) nicht regelbare Ölversorgung mit Priorisierung
b.) regelbare Ölversorgung mit Priorisierung
c.) regelbare Ölversorgung mit Drosseln (als Blenden ausgeführt)
d.) regelbare Ölversorgung mit Volumenstromregelventil
e.) regelbare Ölversorgung mit Wegeventilen

Zu a.): Diese Variante wird in konventionellen Getrieben eingesetzt (siehe Abbil-
dung 2.56), wobei die Ölversorgung durch eine mechanische Pumpe getätigt wird.
Die zur Verfügung stehende Ölmenge für die Kühlung und Schmierung hängt vom
aktuellen Bedarf des Hochdruckkreislaufs und der Getriebeeingangsdrehzahl ab. Der
Hochdruckkreislauf hat in diesem Fall Priorität gegenüber dem Niederdruckkreislauf.
Zusätzlich kann eine weitere Priorisierung für die Kühlung vor der Schmierung einge-
führt werden (siehe Abschnitt 2.3.2 bzw. [36]).
Zu b.): Diese Variante unterscheidet sich von der vorherigen indem die Pumpe regelbar

67



2 Methodik

ist und die geförderte Ölmenge angepasst werden kann. Der Vorteil ist, dass nur die
geforderte Ölmenge durch die Pumpe geliefert werden muss.
Zu c.): Im Vergleich zu Variante b.) wird hier keine Priorisierung nach Bedarf durch-
geführt. Die Höhe der Ölmenge für jede Komponente ist mit der von der Pumpe
gewünschten Ölmenge und Blendengröße definiert. Diese Variante hat gegenüber der
vorgehenden den Vorteil niedrigerer Kosten, der höhere Leistungsverbrauch ist ein
deutlicher Nachteil. Die Ausführung wird mit einer Blende und nicht mit einer Drossel
durchgeführt, da die Blende gegenüber der Drossel fast keine Temperaturabhängigkeit
besitzt.
Zu d.): Bei dieser Variante können, wenn für jede Komponente ein Volumenstrom-
regelventil eingebaut wird, die gewünschten Anforderungen der Komponenten exakt
erfüllt werden. Diese Variante hat einen sehr niedrigen Leistungsverbrauch, jedoch ho-
he Kosten.
Zu e.): Im Vergleich zur vorherigen Variante kann zwar der Volumenstrom nicht exakt
gesteuert werden, jedoch kann mit dieser Variante, da viele Anforderungen nicht zur
selben Zeit auftreten, ein sehr niedriger Leistungsverbrauch erreicht werden. Zusätzlich
sind die Kosten von einem Wegeventil geringer als die von einem Volumenstromregel-
ventil.
Die Varianten a.), b.) und c.) werden bereits aktuell in Automatikgetrieben eingesetzt.
Um den kleinstmöglichen Leistungsverbrauch zu erhalten, sind die Varianten d.) und
e.) gegenüber den anderen im Vorteil. Da Variante e.) gegenüber d.) einen Kosten-
vorteil hat, wird diese im Folgenden näher betrachtet. Für die Optimierung stellt sich
zusätzlich die Frage, ob es notwendig ist, jeden Verbraucher mit einem eigenen We-
geventil zu steuern oder ob es hinsichtlich der Zielkriterien (Produktionskosten und
Leistungsverbrauch) eine oder mehrere andere optimale Lösungen mit einer geringeren
Anzahl an Wegeventilen gibt.
In Abbildung 2.39 ist ein Beispiel für die Variante b.) dargestellt. Kupplung K1 und
Kupplung K2 sind zwei Verbraucher, wobei Kupplung K1 eine aktuelle Anforderung
von 2 l/min und Kupplung K1 keine Anforderung hat. Bei einer Aufteilung von 50 %
auf beide Pfade, müsste die Pumpe somit 4 l/min fördern. Dies führt zu einem erhöh-
ten Energieverbrauch, da 2l/min zusätzlich gefördert werden müssen.
In der Abbildung 2.29 sind zwei unterschiedliche Wegeventile dargestellt. Im Vergleich
sind die Kosten für ein 3/3-Ventil geringer als die von zwei 2/2-Ventilen. Jedoch hat
dieses Ventil den Nachteil, dass immer nur ein Ausgang zum Eingang durchgeschaltet
werden kann.
In Abbildung 2.40 ist ein Beispiel mit zwei 2/2-Wegeventilen dargestellt. Hier kann die
geforderte Menge exakt durch die elektrische Pumpe und das Ansteuern der Ventile
bereitgestellt werden. Es wird somit keine unnötige Energie verbraucht. Hinzu kommt
der zusätzliche Energieverbrauch durch die Ansteuerung des Ventils und die erhöhten
Kosten der zusätzlich benötigten Komponenten.
In Abbildung 2.41 ist ein Beispiel mit einem 3/3-Wegeventil dargestellt. Hier kann
die geforderte Menge exakt durch die elektrische Pumpe und das Ansteuern des Ven-
tils bereitgestellt werden. Es wird somit keine unnötige Energie aufgewendet. Hinzu
kommt jedoch der zusätzliche Energieverbrauch durch die Ansteuerung des Ventils
und die erhöhten Kosten der zusätzlich benötigten Komponente.
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Abbildung 2.39: Zwei Verbraucher sind direkt über eine elektrische Pumpe versorgt.
Die Abbildung zeigt, dass bei einer Ölflussanforderung von 2 l/min
von der Kupplung K1 und keiner Anforderung von der Kupplung K2,
die elektrische Pumpe bei einer gleichmäßigen Aufteilung auf beide
Kupplungen 4 l/min fördern muss.

K2

K1

0/1

0/12 l/min

0 l/min

2l/min

Req: 2 l/min

Req: 0 l/min

2/2-Wegeventile

Abbildung 2.40: Zwei Verbraucher sind über eine elektrische Pumpe und zwei 2/2-
Wegeventile versorgt. Die Abbildung zeigt, dass bei einer Ölflussan-
forderung von 2 l/min von der Kupplung K1 und keiner Anforderung
von der Kupplung K2, die elektrische Pumpe durch die Steuerung des
Ölflusses mit dem 2/2-Wegeventilen nur die geforderten 2 l/min der
Kupplung K1 fördern muss.

Die Anzahl an unterschiedlichen Layouts mit den möglichen Ventilkonfigurationen (in
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Abbildung 2.41: Zwei Verbraucher sind über eine elektrische Pumpe und ein 3/3-
Wegeventil versorgt. Die Abbildung zeigt, dass bei einer Ölflussan-
forderung von 2 l/min von der Kupplung K1 und keiner Anforderung
von der Kupplung K2, die elektrische Pumpe durch die Steuerung des
Ölflusses mit dem 3/3-Wegeventilen nur die geforderten 2 l/min der
Kupplung K1 fördern muss.

einer Ebene) ergibt sich mit der Anzahl an Verbrauchern Ncon mit

Ncon �

X
Nclu

2

\¸
i�0

Nclu � 1� 2 � i. (2.17)

In der Abbildung 2.42 sind die möglichen Konfigurationen für zwei Verbraucher darge-
stellt. Zusätzlich zu der Ventilkonfiguration ergibt sich die Möglichkeit der Zuweisung
der Verbraucher zu den Ausgängen der Ventile, die die Anzahl der Gesamtkonfigura-
tionen weiter erhöht (siehe Nummer 6 und 7 in der Abbildung 2.42).
Die Anzahl an möglichen Konfigurationen steigt mit der Anzahl an Verbrauchern. So
ergeben sich nach Formel 2.17 mit drei Verbrauchern 44 und mit vier Verbrauchern
308 unterschiedlich mögliche Layoutkonfigurationen.

Kühlstrategien

In Abschnitt 2.2.3 wurden bereits Anforderungen für die Kühlung und Schmierung
von Bauteilen im Getriebe definiert (Volumenstrom für die Schmierung). Der Volu-
menstrom für die Kühlung der Kupplungen jedoch noch nicht, da diese vom Wärme-
eintrag und dem Kupplungsstatus abhängt. Für die Umsetzung der Anforderungen
gibt es unterschiedliche Möglichkeiten, die einerseits von der Wahl des hydraulischen
Layouts und seiner Komponenten abhängen und anderseits von der Steuerung, die
mittels geeigneter Softwarealgorithmen umgesetzt wird. In Abschnitt 2.3.1 wurde ein
Modell präsentiert, das die Kupplungstemperatur abhängig von der Geometrie der
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Abbildung 2.42: Die Abbildung zeigt sieben unterschiedliche Topologievarianten un-
ter der Verwendung von maximal zwei 2/2-Ventilen und einem 3/3-
Ventil für zwei Verbraucher (Kupplung K1 und K2).

Kupplung, sowie des Wärmeeintrags und des Kühlölstroms zeigt. Abhängig vom zur
Verfügung stehenden maximalen Kühlölstrom ergeben sich unterschiedlich hohe ma-
ximale Temperaturen. Überschreitet die Temperatur die aus den Anforderungen defi-
nierte maximal zulässige Temperatur, wird diese Konfiguration ungültig gesetzt und
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später bei der Auswahl der besten Konfiguration nicht berücksichtigt. Im Folgenden
sollen nun alle Anforderung der Kühlung und Schmierung zusammengefasst und die
Möglichkeiten der Umsetzung diskutiert werden.
Die Summe der Anforderung an die gewünschte Ölmenge Qsum ergibt sich aus

Qsum � QSRs �
i̧

n�1
QSAk,n �

i̧

n�1
QKAk,n (2.18)

QSRs ist die Anforderung an die Schmierung des Radsatzes, die kontinuierlich gefordert
wird. QSAk,n sind Anforderungen der einzelnen Kupplungen an die Schmierung, die zy-
klisch bzw. bei Bedarf durchgeführt werden und QKAk,n sind die Anforderungen der
Kupplungen für die Kühlung, die nur bei Bedarf durchgeführt werden. Abbildung 2.43
zeigt in den ersten zwei Diagrammen als Beispiel die Anforderungen von zwei Kupp-
lungen (K1 und K2). Ausgangspunkt dieser Betrachtung ist ein vollständig steuerbares
System (Nummer 5 in Abbildung 2.42).
Für die Kupplung K1 ist eine Ölmengenanforderung für die Kühlung der Kupplung (K1
schlupfend) und zwei Anforderungen für die Schmierung der Kupplung (K1 offen) zu
sehen. Die Kupplung K2 hat nur eine Ölmengenanforderung für die Kühlung der Kupp-
lung (K2 schlupfend). In den unteren drei Diagrammen sind unterschiedliche Strategien
für die Erfüllung der Anforderungen von Kupplung K1 und Kupplung K2 dargestellt.
In der Variante 1 ist keine Überlappung von zwei Anforderungen von schlupfenden
Kupplungen zur selben Zeit erlaubt. Diese Variante könnte implementiert werden, um
den maximalen Ölfluss zu minimieren, da die Ölmenge zur Kühlung einer Kupplung
viel höher ist als eine Anforderung zur Schmierung. Variante 2 lässt alle Überlappungen
zu. Hier muss jedoch die Pumpe so groß ausgelegt werden, dass notfalls beide Anforde-
rungen erfüllt werden können. In der Variante 3 sind gar keine Überlappungen erlaubt.
Es wird immer nur eine Anforderung zu einer Zeit ausgeführt. Diese Variante hat den
Vorteil, dass nur die genau angeforderte Ölmenge bereitgestellt wird und dadurch der
Leistungsverbrauch der Pumpe minimiert wird. Durch die niedrigeren Ölmengen muss
ein niedrigerer Druck bereitgestellt werden. Dies wirkt sich zusätzlich positiv auf den
Leistungsverbrauch aus. Negativ ist die mögliche Verzögerung von Anforderungen. Das
kann sich negativ auf die Systemverfügbarkeit (z.B. hohe Kupplungstemperatur) und
Lebensdauer auswirken. Hier ist eine Priorisierung der Anforderungen notwendig, um
diese Einschränkungen zu mildern. In den Varianten 1 und 2, wo gleichzeitige Anforde-
rungen möglich sind, können diese Nachteile vermieden werden, jedoch mit Einbußen
hinsichtlich des Leistungsverbrauchs und mit einer größeren Pumpe.
Welche Strategie hier gewählt wird, obliegt den Anforderungen und dem Entwick-
ler. Zusätzlich besteht die Möglichkeit des Vergleichs der unterschiedlichen Strategien
hinsichtlich des Leistungsverbrauchs jeder Variante, oder das einbeziehen in die Opti-
mierung.
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Abbildung 2.43: Vergleich von drei unterschiedlichen Kühlölstrategien mit den Ölmen-
genanforderungen von der Kupplung 1 und Kupplungs 2 (Grafiken ein
uns zwei von oben). Die erste Variante (Grafik drei von oben) lässt
während eines Reibeintrags in die Kupplung keine anderen Ölanforde-
rungen zu. Die zweite Variante (Grafik vier von oben) lässt jederzeit
zusätzliche Anforderungen zu und die dritte Variante (Grafik ganz
unten) lässt nie eine Überlappung der Anforderungen zu.

Ausschlusskriterien

Ausschlusskriterien werden definiert um:
• den Anforderungen entsprechende Lösungen in die Auswertung aufzunehmen
• die Berechnung bei Verletzung dieser vorzeitig abzubrechen (Reduktion der
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Rechenzeit)
Durch den Abbruch der Berechnung kann die Dauer der Optimierung verkürzt werden,
da ungültige Varianten nicht bis zum Ende gerechnet werden müssen. Beispiele für
Ausschlusskriterien sind:

• der geforderte Arbeitsdruck kann nicht erreicht werden
• die notwendige Ölmenge für die Kühlung kann nicht von der Pumpe bereitgestellt

werden
• die Dynamik des System ist den Anforderung entsprechend zu langsam
• die maximale Leistung des E-Motors wird überschritten

Auswertung und Ergebnis

In den vorherigen Abschnitten wurde die Datenaufbereitung und Berechnung von
möglichen Varianten und der Ausschlusskriterien beschrieben. Je nachdem welcher
Optimierungsalgorithmus eingesetzt wird, ist die Auswertung bereits nach jeder Si-
mulation, falls diese sich innerhalb der Ausschlusskriterien befinden oder nach der
Simulation aller, durchzuführen. In Abschnitt 2.4.3 Optimierung wird auf die unter-
schiedlichen Optimierungsformen näher eingegangen. Wichtig für die Auswertung der
unterschiedlichen Konfigurationen ist es, nach jeder Simulation eine Vorauswertung
durchzuführen und die wichtigsten Kennzahlen zu speichern. Neben dem Aufbau des
Layouts, der Anzahl und Verknüpfungen der Komponenten, werden sinnvollerweise
zusätzliche notwendige Daten, wie der mittlere Leistungsverbrauch der Pumpe, der
maximal benötigte Ölfluss, die Grund- und Endzustände von dynamischen Größen
(z.B. Ladezustand eines Druckspeichers) gesammelt. Zusätzlich sind die Berechnung
des Gesamtleistungsverbrauchs und die Kosten zu ermitteln. Abhängig vom Grund-
system werden die Kosten hier je nach Änderung berechnet. Dadurch ist ein System
mit einer großen elektrischen Pumpe mit jenem mit kleiner elektrischer Pumpe und
Wegeventilen einfach zu vergleichen.
In der Abbildung 2.45 ist ein Beispiel für ein Auswertungsdiagramm dargestellt. Auf
der x-Achse sind das Optimierungskriterium Leistungsverbrauch und auf der y-Achse
die Kosten (siehe Abschnitt 2.1.6) zu sehen. Die blauen und roten Punkte sind die
unterschiedlichen Layoutvarianten. Der Unterschied zwischen den Punkten ist, dass
die roten optimale Konfigurationen sind, die die blauen Punkten dominieren. Da es
sich um eine Optimierung von mehr als einem Zielkriterium handelt, kann es mehr als
eine optimale Lösung geben (mehr als ein Punkt ist rot). Die roten Punkte werden
von keiner anderen Lösung dominiert. Es gibt keine andere Lösung die in allen Krite-
rien besser ist. Die blauen Punkte werden hingegen dominiert. Es gibt zumindest eine
Lösung die in allen Kriterien besser ist. Die optimalen Lösungen bilden eine optimale
Front, die Pareto-Front genannt wird ([62, Seite 157]).

Die Abbildung 2.44 zeigt beispielhaft das Ergebnis einer Optimierung für die Kühlung
und Schmierung eines Getriebes mit vier Kupplungen. Das Ergebnis beinhaltet, wie in
der Pareto-Front in Abbildung 2.45 dargestellt, vier optimale Lösungen. Lösung 1 zeigt
das klassische Ergebnis mit einer elektrischen Pumpe und keinen zusätzlichen Ventilen.
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Abbildung 2.44: Beispielhaft sind vier unterschiedliche Hydrauliklayoutkonfiguratio-
nen als Ergebnis der Optimierung für die Kühlung und Schmierung
von vier Kupplungen (K1, K2, K3, K4) dargestellt.

Lösung 2 hat im Gegensatz zwei 3/3-Wegeventile und Lösung 3 ein 3/3-Wegenventil
und zwei 2/2-Wegeventile. Die Lösung 4 hat die maximale Anzahl an 2/2-Wegeventilen
entsprechend der Anzahl an Kupplungen. Analog zur erhöhten Anzahl der Ventile er-
höht sich die Anzahl an Ausgängen des Steuergeräts. Diese können einerseits direkt
vom Layout abgeleitet werden bzw. ergeben sich aus den Layoutfunktionen wie z.B.
der Auswahl der Kühlstrategie. Es lassen sich somit, durch die Auswahl der Layout-
funktionen und dem Ergebnis der Optimierung, zusätzliche Anforderungen an andere
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Leistungsverbrauch

Kosten
Layout Varianten

Pareto Front

1
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Abbildung 2.45: Die Abbildung zeigt ein Diagramm um die Ergebnisse aus der Simu-
lation mit den Zielkriterien Leistungsverbrauch und Kosten darzu-
stellen. Die in blau dargestellten Punkte entsprechen nicht optimalen
Lösungen, hingegen sind die vier roten Punkte optimale Lösungen.

Teilsysteme wie an das Steuergerät, an die Softwarefunktionen und den Sicherheits-
und Diagnosefunktionen ableiten.

2.4.4 Dynamische Beurteilung

Das Ziel der dynamischen Beurteilung ist die Überprüfung und die Erweiterung bzw.
die detaillierte Spezifizierung des Konzepts. Hierzu können die gängigen Methoden
wie die Simulation, der Aufbau und die Überprüfung eines Prototyps am Prüfstand
oder im Fahrzeug angewendet werden (Abbildung 2.46). Da der Aufbau eines Proto-
typs sehr kostspielig ist, wird mittlerweile die Simulation als erster Schritt bevorzugt
und erst anschließend ein Prototyp aufgebaut. Für die Simulation der Hydraulik gibt
es bewährte Softwarewerkzeuge wie LMS-Amesim[71], Matlab[43] oder Automation
Studio[42].
In der Simulation werden zusätzlich alle bis dato in der Auslegung nicht berücksich-
tigten dynamischen Effekte überprüft. Klassische Tests sind:

• die Überprüfung der Füllzeiten von Kupplungen
• die Stabilität des Arbeitsdrucks
• Temperatureinflüsse
• Reaktionszeiten von Aktuatoren

Treten z.B. Schwingungen auf, können Dämpfungselemente wie Drosseln (Blenden)
eingebaut werden, um diese zu verringern. Nachdem jede Simulation nur so gut wie
die vorhandenen Modelle ist, ist es notwendig, ein Prototypensystem aufzubauen und
die dort generierten Messdaten und Ergebnisse in die Simulation einfließen zu lassen.
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Dynamische Beurteilung:

• Gesamtsystem
• Teilsystem (z.B. Prüfstand)
• Simulation (z.B. Matlab)
• . . .

Abbildung 2.46: Die dynamische Simulation kann datenbasiert oder mit Steuerungs-
und Regelungsfunktionen durchgeführt werden. Hierfür muss ein dy-
namisches Modell aufgebaut werden.

In der Abbildung 2.47 ist zu sehen, dass die Simulation entweder gesteuert (offener
Kreislauf) oder geregelt (geschlossener Kreislauf) durchgeführt werden kann. Für den
gesteuerten Ansatz können die bereits schon bei der Layoutoptimierung benützten
Datensätze aus Messungen oder anderen Anforderungsprofilen verwendet werden. Der
Aufwand der Überprüfung eines geschlossenen Kreislaufes ist natürlich höher als die
des offenen, jedoch bietet diese Methode einige Vorteile. Diese sind:

• Ansteuerung der Aktuatoren wie im realen Betrieb
• Überprüfung von Steuerungs- und Regelfunktionen mittels eines realitätsnahen

Modells
• Verifizierung von Regelkonzepten

Beispiele hierfür sind die Kupplungs- oder Arbeitsdruckregelung, die Betätigung von
Aktuatoren oder die Überprüfung von Kühlstrategien. Im Abschnitt 2.5 wird auf den
Einfluss von Steuerungs- und Regelungssystem auf ein elektro-hydraulisches System
näher eingegangen. Beide Varianten sind für die dynamische Beurteilung von Vorteil
und sollten deshalb auch in jeder Entwicklung durchgeführt werden.

2.4.5 Vor- und Nachteile der Methodik

Die Vor- und Nachteile der präsentieren Methodik sollen nochmals zusammenfassend
gezeigt werden.

Vorteile:
• Der Einfluss von Expertenwissen wird durch die modellbasierte Methodik redu-

ziert. Es wird vorwiegend auf Daten zugegriffen, welche bereits von Herstellern
vorhanden sind oder durch einfache Berechnungen erstellt werden können. Diese
bieten den Vorteil, Unsicherheiten verursacht durch Annahmen zu reduzieren.
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Abbildung 2.47: Die Software dient als Baustein für die Hardware und die Möglichkeit
der Verwendung von Steuerungs- und Regelungsfunktionen.

• Das Ergebnis der Methodik sind ein oder mehrere optimale Layouts.
• Die Dimensionierung der Komponenten wie z.B. die Größe des Druckspeichers

ist ein zusätzliches Ergebnis.
• Im Ergebnisdiagramm ist ein direkter Zusammenhang zwischen Produktionskos-

ten und Leistungsverbrauch zu sehen. Dieses liefert somit eine Basis als Entschei-
dungsgrundlage für das Management.

• Durch die Berücksichtigung von unterschiedlichen Testzyklen und Fahrmanövern
kann ein generisches optimales System gefunden werden.

• Die Methodik kann für bereits vorhandene, aber auch für die vollständige Neu-
entwicklung eines System verwendet werden.

• Die Berücksichtigung von intelligenten Softwarefunktionen (z.B. Kühlstrategie)
kann die Komplexität des mechanischen Systems reduzieren (siehe Abschnitt
2.5) und ein System den Anforderungen entsprechend umgesetzt werden.

• Die Berücksichtigung von wichtigen dynamischen Funktionen einer Hydraulik
in der Optimierung erhöht deren Reifegrad, bevor die dynamische Beurteilung
ausgeführt wird.

Nachteile:
• Zur Verifikation von einigen optimalen Konzepten kann es notwendig sein, ein

Simulationsmodell mit Steuerungs- und Regelungsfunktionen zu implementieren.
Dies wäre z.B. bei komplexen Kühlungsstrategien notwendig, um die Stabilität
und Verfügbarkeit des Systems zu überprüfen.

In Abschnitt 2.5.4 wird ein Regelungskonzept präsentiert, das den oben genannten
Nachteil der unzureichenden Stabilität und der unzureichenden Verfügbarkeit, die bei
einigen hydraulischen System auftreten können, kompensiert.
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2.5 Steuerung und Regelung von elektro-hydraulischen Systemen

In diesem Abschnitt wird ein Überblick über den System- und Softwareentwicklungs-
prozess gegeben. Anschließend wird ein kurzer Exkurs über den Einfluss unterschied-
licher Softwarearchitekturen auf das System für unterschiedliche hybride Antriebs-
stränge gegeben. Darauffolgend wird beschrieben, welchen Einfluss intelligente Soft-
warefunktionen im Vergleich zu herkömmliche Strategien hinsichtlich der Kühlung
haben können.

2.5.1 Entwicklung von elektronischen Systemen und der Software

Im Abschnitt 2.1.3 wurde bereits der Entwicklungsprozess für ein mechatronisches
System beschrieben und in Abschnitt 2.1.5 wurde dieser in Hardware und Softwa-
re unterteilt. Der Softwareentstehungsprozess für ein elektronisches System im Detail
und ist in der Abbildung 2.48 dargestellt. Wie bei mechatronischen Systemen ist die
linke Seite des V-Modells der Entwicklungs- und Defintionspfad, und die rechte Seite
der Validierungs- und Verifikationspfad. Der Start der Entwicklung eines solchen Sys-
tem ist immer die Beschreibung der Kundenanforderung und der Systemarchitektur.
Bei der Paralellentwicklung von Mechanik und Elektronik und der Optimierung dieser
beiden Domänen können, wie im Abschnitt 2.4.3 beschrieben, zusätzliche Anforderun-
gen aus der Entwicklung des Gesamtsystems vom übergeordneten V-Modell abgeleitet
werden.
Die Systemdefinition des elektronischen Systems ist gerade bei der Entwicklung von
Getrieben ein wesentlicher Punkt, da viele OEMs Fahrzeuge in unterschiedlichen Seg-
menten und dadurch mit unterschiedlichen Anforderungen anbieten. Viele OEMs und
Zulieferer haben aus diesem Grund mehr als nur eine Art von automatisierten Getrie-
ben in ihrem Produktportfolio. Darüber hinaus bringt die Hybridisierung eine weitere
Vergrößerung der Variantenvielfalt. Aus diesem Grund ist es wichtig, bereits bei der
Systemdefinition diese zu berücksichtigen, um die Entwicklungskosten durch Wieder-
verwendung von bestehenden Komponenten oder Funktionen zu reduzieren und die
Produktionskosten durch Gleichteile (Anzahl der selben Steuereinheiten und Software-
funktionen) zu minimieren. Daraus folgt, dass die Auswahl einer geeigneten Steuerein-
heitarchitektur und der Software (SW)-Architektur zu einer wichtigen Entscheidungs-
frage wird, um diese Anforderung umsetzen zu können. Bei der Verfolgung eines gene-
rischen Ansatzes in der Entwicklung einer SW-Architektur, können dadurch einfacher
wiederverwendbare Softwarefunktionen entwickelt werden. Durch den höheren Auf-
wand auf der linken Seite des V-Modells, kann dieser durch die Wiederverwendung
von Testfällen reduziert werden.
Die modellbasierte Entwicklung wie sie bereits im Abschnitt 2.1.3 angewandt wurde,
ist bei der Softwareentwicklung zur Entwicklung und zum Test der entwickelten Funk-
tionen eine gängige Methode. Des weiteren werden immer mehr, nicht nur empirische
sondern auch physikalische und semi-physikalische Modelle in die Steuereinheit inte-
griert, um eine bessere Abbildung der Wirklichkeit zu erhalten und die Qualität der
Funktionen und Regelalgorithmen zu verbessern.
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Abbildung 2.48: Übersicht über den Softwareentwicklungsprozess als V-Modell darge-
stellt [67, Seite 23].

2.5.2 Softwareverteilung - Generische SW-Architektur für die effiziente
Antriebsstrangelektrifizierung

Wie bereits im vorherigen Abschnitt beschrieben, hängen die Entwicklungs- und Pro-
duktionskosten stark von der Wiederverwendbarkeit der Komponenten (z.B. Getriebe,
Motor, Steuereinheiten, Softwarearchitektur, Softwarekomponenten, Softwarefunktio-
nen) ab. Durch die Einführung von hybriden Antriebssträngen, der Interaktion von
mindestens zwei Antriebsquellen mit dem Getriebe und einem Energiespeicher, wur-
de die Komplexität des Systems erhöht. Dies zeigt sich vor allem in der Anzahl an
notwendigen Steuereinheiten und Softwarefunktionen. Die Verteilung von Software-
funktionen auf einzelne Steuereinheiten und deren Wiederverwendbarkeit von beste-
henden Antriebsstrangkonfigurationen, um die Kosten niedrig zu halten, wird dadurch
erschwert.

Um eine effiziente Kostenreduktion zu erreichen, werden in diesem Abschnitt die fol-
gende Fragen behandelt:

1. Hängt die Verteilung der hybriden Funktionen auf mehrere Kontrolleinheiten
vom gewählten Hybridkonzept ab?

2. Wie sieht eine generische SW-Architektur für eine flexible Verteilung aus?

Diese Fragen wurden in [23] erörtert und werden nun hier zusammengefasst.
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Hybridisierungskonzept eines konventionellen Antriebsstrangs

Die Wahl eines geeigneten, hybriden Antriebsstrangs hängt von den Fahrzeuganforde-
rungen ab, hierbei ist der Kraftstoffverbrauch oft der entscheidende Faktor für dessen
Spezifikation. Für spezielle Fahrzeuganwendungen bietet die Hybridisierung jedoch
noch weitere Vorteile, beispielsweise geräuschloses Fahren im Militärbereich.
In den letzten Jahren wurden in großen Stückzahlen unterschiedliche Konzepte von
konventionellen Antriebssträngen produziert. Die meisten Fahrzeughersteller verwen-
den diese Art des Antriebsstrangs als Startpunkt für die Hybridisierung (evolutionäres
Konzept). Nur wenige OEM entwickeln komplett neue Lösungen (revolutionäres Kon-
zept), da die Entwicklungskosten für eine Neuntwicklung viel höher und risikoreicher
sind. Neben den höheren Entwicklungskosten führt eine Neuentwicklung zu höheren
Produktionskosten, da von einem bestehenden konventionellen Antriebsstränge nur
wenige Komponenten wiederverwendet werden können (Ausnahme: wenn die Stück-
zahl in der Produktion des neuen Getriebes sehr hoch ist).

Antriebsstrang Variante A – evolutionäres Konzept: Die elektrische Hybridisie-
rung eines konventionellen Antriebsstrangs wird durch die Integration von zumindest
einem Elektromotor umgesetzt. Um das bestehende Getriebe weiterhin verwenden zu
können, wird der E-Motor an der Eingangs- oder Ausgangswelle des Getriebes, oder
auf einer anderen Achse platziert. Abbildung 2.49 zeigt einen Elektromotor, der an
der Eingangswelle angeordnet wurde. Bei dem abgebildeten Getriebe handelt es sich
um ein DKG, wobei die Getriebeart nur als Beispiel dient. Die Verwendung einer
Trennkupplung (TK) an der Eingangswelle ist bereits in Abschnitt 2.1.2 beschrieben.
Die TK, die den Verbrennungsmotor und den EM trennt, ermöglicht rein elektrisches
Fahren. Der größte Vorteil dieses Ansatzes ist es, dass nur ein Teil des gesamten
Antriebsstrangs angepasst werden muss und daher sowohl das Getriebe als auch der
Motor wiederverwendet werden können.
Durch die zusätzliche Antriebsquelle werden trotzdem oft Anpassungen wie z.B. das
sogenannte „Downsizing“ der VKM (Verkleinerung der VKM) zur Verbesserung der
Effizienz durchgeführt. Hierzu wird der EM zur Kompensation der geringen Motor-
leistung bei niederer Drehzahl verwendet, um Kraftstoff zu sparen.

Antriebsstrang Variante B – revolutionäres Konzept: Bei der Entwicklung eines
völlig neuen Getriebekonzepts, bei dem einzelne Getriebeteile wiederverwendet wer-
den, wird mindestens ein EM verwendet. Dieser Ansatz bietet hohes Potential, um die
Kosten der einzelnen Komponenten zu minimieren.
Abbildung 2.50 zeigt ein Konzept, bei dem ein DKG zu einem hybriden Getriebe
abgeändert wurde. Dabei ist der EM über ein Planetengetriebe direkt mit beiden Wel-
len verbunden. Dieser Ansatz bietet die Möglichkeit, das Synchronisierungselement
des Getriebes durch zwei Kupplungsklauen zu ersetzen und die Synchronisation der
Schaltvorgänge dem EM zu überlassen. Dieses Konzept bringt einen erheblichen Kos-
tenvorteil (ohne EM) gegenüber dem konventionellen Design.
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Abbildung 2.49: Das DKG wurde um einen elektrischen Motor (EM) und einer Trenn-
kupplung (TK) zu einem P2-Hybridfahrzeug hybridisiert - Variante A
(evolutionäres Konzept).

1,3,5,7

2,4,6,R

VKM

Kupplung 1

Kupplung 2

Ungerade

Gänge

Gerade 

Gänge

EM

PG

Hybridisierung

Abbildung 2.50: Ein DKG wurde dahingehend hybridisiert, dass zwischen den bei-
den Vorgelegewellen mit einem Planetengetriebe (PG) ein elektrischer
Motor zugeschaltet werden kann. - Variante B (revolutionäres Kon-
zept)

2.5.3 Steuereinheitarchitektur

Unter Steuereinheitarchitektur wird im Folgenden die Verbindung aller Steuereinhei-
ten (CUs) im Antriebsstrang verstanden. Bei der Umsetzung eines hybriden Antriebs-
strangs steigt die Komplexität aufgrund einer zunehmenden Anzahl an Steuereinhei-
ten. Die verwendete Architektur hat einen großen Einfluss auf mögliche Wiederver-
wendbarkeit der Softwarefunktionen. Aus diesem Grund werden am Beginn der Ent-
wicklung mögliche Architekturen analysiert.

82



2.5 Steuerung und Regelung von elektro-hydraulischen Systemen

Konventionelle Antriebsstränge: Bei einem konventionellen Antriebsstrang besitzt
jede intelligente Komponente eine eigene Steuereinheit. Antriebsstränge mit manuellen
Getrieben besitzen nur eine VKM-Steuereinheit (ECU), sofern keine Antriebsstran-
gregelung für die Fahreranforderungsberechnung verfügbar ist. Fahrervorgaben kom-
men von Gas- und Bremspedal, Schalthebel und bei manuellen Getrieben auch vom
Kupplungspedal.
Die ECU setzt die Drehmomentanforderung des Fahrers durch die Übersetzung in
eine geeignete Einspritzmenge für den Verbrennungsmotor (VKM) um. Die ECU ist
darüber hinaus für das Stoppen und Starten des Verbrennungsmotors zuständig. Abbil-
dung 2.51 zeigt eine simple Architektur eines Antriebsstrangs mit manueller Schaltung
und die wichtigsten Signale.

Abbildung 2.51: Steuereinheitarchitektur für ein Manuelles Getriebe (MT) mit nur
einer Steuereinheit (ECU) für die Steuerung der VKM.

Automatikgetriebe (AMT, AMT, DKG) besitzen meist eine unabhängige Steuereinheit
(Getriebesteuereinheit (TCU)). Fahreranforderungen werden von der ECU verarbei-
tet. Der Ganghebel, der den Getriebemodus bestimmt, ist aber direkt mit der TCU
verbunden. Wesentliche Modi sind Vorwärts- und Rückwärtsfahrt, Neutral und der
Parkmodus. Die TCU ist für Gangwechsel sowie für das Anfahren verantwortlich. Je
nach spezifischer Art des Getriebes ist auch die Regelung der Kupplungen, Bremsen
und Gangsteller Aufgabe der TCU.
Eine Funktion der TCU ist der Gangwechsel, der durch die Fahreranforderung und wei-
tere Bedingungen (Fahrmodus, Kraftstoffverbrauch) vorgegeben wird. Während des
Gangwechsels muss das Motordrehmoment so geregelt werden, dass ein angenehmes
Fahrverhalten erreicht wird. Dafür erhält die TCU Informationen über das vorgege-
bene Drehmoment von der ECU und fordert ein Schaltmoment von der ECU. Um ein
definiertes Schaltverhalten zu erreichen, ändert dieses Moment das vom Fahrer vorge-
gebene Moment während des Schaltvorgangs. Abbildung 2.52 zeigt das Setup und die
zugehörigen Signale für diese Architektur.

Erweiterung zu einem hybriden Antriebsstrang: Für die Hybridisierung mit ei-
nem Elektromotor und einer Batterie sind zwei zusätzliche Steuereinheiten nö-
tig. Die Steuereinheit des EM (E-Motor-Steuereinheit (MCU)) regelt das Mo-
ment und/oder die Geschwindigkeit des EM, das Batteriesteuergerät (BMS) bietet
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Abbildung 2.52: Steuereinheitarchitektur für ein konventionelles AT oder DKG mit
einer Steuereinheit (ECU) für die Steuerung der VKM und einer
Steuereinheit (TCU) für die Steuerung des Getriebes.

spezifische Informationen wie zum Beispiel den Ladezustand (Ladezustand der Batte-
rie (SOC)) oder wichtige Limitierungen (maximale Lade-/Entladeleistung, Tempera-
tur).
Die Hybridisierung des Antriebsstrangs bietet neue Funktionalitäten. Diese Funktio-
nen werden Hybridfunktionen genannt. Diese können auf einer eigenen Steuereinheit
(Hybrid-Steuereinheit (HCU)) eingebettet werden. Es ist aber auch möglich, diese
neuen Funktionen auf bereits vorhandene Steuereinheiten zu integrieren. Prinzipiell
können auf allen, im Antriebsstrang verwendeten Steuereinheiten neue Funktionen in-
tegriert werden. Um die beste Steuereinheit für neue Funktionen zu finden, müssen
folgende Anforderungen erfüllt sein:

• Modularität der Softwarekomponenten, um Softwareverteilung zu ermöglichen
• Wiederverwendbarkeit von konventioneller Software/Steuereinheiten
• Wiederverwendbarkeit und Kompatibilität der Software/Steuereinheiten für un-

terschiedliche Antriebsstränge
• Testbarkeit der Steuereiheiten
• Austausch von Antriebsstrangkomponenten

Da der Fokus auf der Verteilung von Softwarefunktionen auf unterschiedliche
Steuereinheiten liegt, werden die folgenden Punkte, die für eine endgültige Auswahl
notwendig wären, nicht näher betrachtet:

• Speichergröße und Rechenleistung der Steuereinheit
• Anzahl der notwendigen Ein- und Ausgänge
• Bussystem zur Kommunikation zwischen den einzelnen Steuereinheiten
• Zeitverzögerung und unterschiedliche Zykluszeiten
• ASIL- und sicherheitsorientierte Analysen
• Diagnose

Im Folgenden werden unterschiedliche Steuereinheiten bezüglich der oben genannten
Anforderungen überprüft:
BMS: Unterschiedliche Fahrzeuge besitzen unterschiedliche Anforderungen, die
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beinhalten können, dass Batterien mit unterschiedlicher Größe und unterschied-
lichem Typ verwendet werden können. Wenn Batterien und die zugehörige BMS
nicht vom OEM selbst produziert wurden, kann die Integration von Hybrid-
funktionen auf dieser Steuereinheit problematisch sein, da der Zulieferer stark
involviert werden muss. Aus diesem Grund ist es grundsätzlich nicht üblich, Hy-
bridfunktionen auf dem BMS zu integrieren.

MCU: Für diese Steuereinheit gilt das gleiche wie für das BMS, deshalb wird emp-
fohlen, keine Hybridfunktionen auf die MCU zu integrieren.

ECU: Bei konventionellen Fahrzeugen ist die ECU für die Umsetzung von Fahreranfor-
derungen und für Start/Stopp (ST) des Motors zuständig. Hybridisierung bietet
die Möglichkeit für weitere ST-Methoden. Bei geringem Hybridisierungslevel,
ohne dynamische Aktuatoren, ist dies eine gute Möglichkeit. Das gilt zusätzlich
für manuelle und Automatikgetriebe, da hier immer eine ECU verfügbar ist.
Bei höheren Hybridisierungsstufen, bei denen weitere Aktuatoren (Trennkupp-
lungen) geregelt werden müssen, fordert die Integration von Hybridfunktionen
jedoch eine größere Kapazität der Steuereinheit, bezüglich Speichergröße und
Rechenleistung. OEM bieten oft Lösungen für mehrere Treibstoffvarianten an.
Dies bedeutet, dass Hybridfunktionen auf mehreren unterschiedliche CUs inte-
griert werden müssen. Für Konzepte wie Variante B (siehe Abbildung 2.50), bei
der sich der Elektromotor innerhalb des Getriebes befindet und der E-Motor für
Basisfunktionen notwendig ist, ist die Integration von zusätzlichen Hybridfunk-
tionen auf der ECU nicht geeignet.

TCU: Die Getriebesteuerung ist für die Änderung des Übersetzungsverhältnisses, bei
resultierendem guten Fahrverhalten (Anfahren, Gangwechsel) verantwortlich.
Bei quasi stationären Bedingungen wählt die TCU den besten Gang mit dem
geringsten Kraftstoffverbrauch unter Berücksichtigung der Dynamik der VKM
aus. Wenn weitere Antriebsquellen zur Verfügung stehen, ist eine anspruchsvol-
lere Strategie für die Wahl des geeigneten Ganges notwendig, um den besten
Kraftstoffverbrauch zu erreichen. Darüber hinaus bieten sich - durch die zweite
Antriebsquelle - Möglichkeiten, um das Fahrverhalten zu verbessern. TCU sind
nur bei Automatikgetrieben verfügbar, bei manuellen Getrieben werden weitere
Steuereinheiten benötigt. Die Integration von Hybridfunktionen auf der TCU ist
somit eine gute Lösung für die Hybridisierungsvariante B.

HCU: Eine separate Steuereinheit bietet die Möglichkeit, dieselbe Einheit für manuel-
le und Automatikgetriebe zu verwenden. Für Variante A (siehe Abbildung 2.49)
ist jeder Ansatz umsetzbar, während bei Variante B weitere Analysen notwen-
dig sind, ob eine Modularisierung und Wiederverwendbarkeit von Softwarekom-
ponenten möglich ist. Hinsichtlich unterschiedlicher Motorvarianten (ECU) hat
dieser Ansatz keine Nachteile.

Es zeigt sich, dass die TCU und HCU am Besten zur Integration von Hybridfunktio-
nen eignen. Deshalb werden diese beiden Varianten weiter analysiert, wobei der Fokus
auf den Softwarefunktionen und der Wiederverwendbarkeit bei unterschiedlichen An-
triebsstrangkonzepten liegt.
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Generische Hybrid SW-Architektur

[73] beschreibt die wichtigsten Funktionen, die sich durch die Hybridisierung des An-
triebsstrangs ergeben. Diese sind:

• Start/Stop im Stillstand (automatisiert - zur Kraftstoffverbrauchsreduktion)
• Energierückgewinnung bei der Fahrzeugverzögerung (Bremsen)
• rein elektrisches Fahren (Nutzung der gespeicherten elektrischen Energie)
• Drehmomentverteilung auf die Antriebsmaschinen (Effizienzverbesserung bzw.

Aufladen der Batterie)
Die hybride Steuersoftware ist verantwortlich für die Koordination aller Komponenten
des Antriebsstrangs. Ein wirklich optimaler Betrieb hängt von der Fahrsituation, den
Anforderungen des Fahrers und dem Status der Fahrzeugkomponenten ab und bedeu-
tet z.B. optimaler Kraftstoffverbrauch oder bestes Fahrverhalten. [83], [66] und [35]
beschreiben verschiedene Ansätze zur Entwicklung einer hybriden Steuerungsstrategie.
Aufgrund der großen Anzahl an unterschiedlichen Fahrzeugtopologien und die resul-
tierend große Anzahl an hybriden Antriebsstrangvarianten spielt die Wiederverwend-
barkeit der Software eine sehr große Rolle, um geringe Softwareentwicklungskosten zu
erzielen. Darüber hinaus soll die Software einfach zu testen, an verschiedene Fahrzeug-
ziele anpassbar und um neue Hybridfunktionen erweiterbar sein. Aus diesem Grund
wird im Folgenden eine generische SW-Architektur angenommen, die diese Anforde-
rungen erfüllt.
Der hier verwendete generische Software Ansatz wird in [73] genauer beschrieben. Der
Startpunkt der Strategie ist die Berechnung eines quasi-stationären Modus, der al-
le neuen Hybridfunktionen inkludiert (z.B. Energierückgewinnung, rein elektrisches
Fahren). Modi können je nach Schema der parallelen Berechnung hinzugefügt oder
entfernt werden. Die Wiederverwendbarkeit von bestehenden Softwarefunktionen und
die Testbarkeit sind durch die modulare Struktur möglich.
Durch eine Modus-Beurteilung wird entschieden, welcher quasi-stationäre Modus der
Beste ist. Die quasi-stationären Anforderungen von diesem Modus dienen als Eingän-
ge für die Berechnung der dynamischen Übergänge. Bei diesen Eingängen handelt es
sich beispielsweise um Leistungsanforderungen der VKM oder EM oder um den ge-
wünschten Gang und die VKM an/aus Anforderungen. Der dynamische Übergang ist
jener Teil der Software, der alle beteiligten Aktuatoren während des Übergangs von
einem Modus in den anderen regelt. Auch während eines Modus gewährleistet er das
geforderte Fahrverhalten. Die Basisfunktionen dieses Teiles hängen von der Steuerein-
heitarchitektur ab, im Wesentlichen befinden sich dort aber folgende Funktionen:

• Motor-Start/Stopp Steuerung
• Hybridisierung von Schaltvorgängen
• Trennkupplungssteuerung
• Wechsel von Hybridmodi

Dieser Teil der Software ist modular aufgebaut. Dies bedeutet, dass einzelne Teile der
Software auf unterschiedlichen Steuereinheiten laufen oder mit anderen Funktionen
verbunden werden können.
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Steuereinheitarchitekturen für hybride Antriebsstränge

Im folgenden Abschnitt werden zwei Steuereinheitarchitekturen für hybride Antriebs-
stränge analysiert. Bei der ersten Architektur sind die Hybridfunktionen auf einer
separaten Steuereinheit integriert, beim zweiten Ansatz befinden sich diese Funktio-
nen auf der gleichen Steuereinheit, auf dem sich auch die Getriebefunktionen befinden.
Der erste Ansatz bietet zwei Implementierungslösungen:
a TCU äquivalent zur konventionellen Steuerung
b TCU adaptiert für HCU-Anforderungen
Im Folgenden werden beide Ansätze beschrieben, inklusive der Funktionen für auto-
matisierte Getriebe. Zusätzlich werden die entstehenden Vor- und Nachteile diskutiert.

Ansatz 1a – HCU + TCU (TCU unverändert): Ziel dieses Ansatzes ist es, sowohl
in der Steuereinheitarchitektur als auch in der Software der TCU so wenig Ände-
rungen wie möglich vorzunehmen. Da hier die TCU wie bei einem konventionellen
Antriebsstrang für die Wahl des Ganges und den Schaltvorgang zuständig ist, sind
die verwendbaren Hybridfunktionen limitiert. Eine Gangwahl durch die HCU ist in
diesem Fall nicht möglich. Dieser Ansatz hat aus Sicht der Effizienz große Nachteile,
da nur der Fahrerwunsch im aktuellen Gang durch die beiden Antriebsmaschinen be-
rücksichtigt werden kann.
Während des Schaltvorgangs benötigt die TCU ein Drehmoment, das von der VKM
oder dem EM zur Verfügung gestellt wird. Der EM bietet eine schnellere Dynamik
im Vergleich zum Verbrennungsmotor, was zu einer Möglichkeit der Verbesserung der
Fahrbarkeit führen kann. Die Durchführung von Start/Stopp und der Wechsel von
Hybridmodi, wird, wie im Kapitel generische Hybrid SW-Architektur beschrieben, in
der HCU abgehandelt.
Bei dieser Variante dient die HCU als Master-Steuereinheit, wie in Abbildung 2.53
gezeigt. ECU und TCU sind nicht direkt miteinander, sondern über die HCU verbun-
den, da hier die Berechnungen und die Koordination der Drehmomentenanforderung
passieren.
Bei der Antriebsstrangvariante A ist eine Trennkupplung für rein elektrisches Fah-
ren nötig. In diesem Fall bleibt die TCU unverändert und die Koppelung/Trennung
der VKM ist als Hybridfunktion realisiert. Aus diesem Grund ist die Trennkupplung
der HCU zugeordnet. Die BMS und MCU sind mit der HCU verbunden, da diese
Komponenten für die Hybridanwendung vorhanden sind.

Ansatz 1b – HCU + TCU (TCU adaptiert): Bei diesem Ansatz passiert die
Gangwahl in der HCU, wodurch im Vergleich zu Ansatz 1a eine Verbesserung des
Kraftstoffverbrauchs möglich ist. Das Interface und die Funktionalität der TCU müs-
sen dafür angepasst werden, da die HCU den optimalen nächsten Gang berechnet und
dafür den vorgegebenen Gang der TCU benötigt (Abbildung 2.54). Die Berechnung
des nächsten Ganges in der TCU wird hierfür deaktiviert. Die TCU führt Anfragen
der HCU aus und regelt Aktuatoren, wie Kupplungen und Gangsteller. Alle weiteren
Funktionen sind dieselben wie in Ansatz 1a.
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Abbildung 2.53: Steuereinheitarchitektur für einen hybriden Antriebsstrang - Varian-
te 1a. Neben der Steuerung des Getriebes (TCU), der VKM (TCU)
müssen die Batterie (BMS) und der elektrische Motor (MCU) gesteu-
ert werden. Kommunikation und Hybridfunktionen sind im Hybrid-
steuergerät (HCU) untergebracht. Die TCU behält ihre ursprüngliche
Funktionalität in der Auswahl des konventionellen Ganges.

Abbildung 2.54: Steuereinheitarchitektur für einen hybriden Antriebsstrang - Varian-
te 1b. Neben der Steuerung des Getriebes (TCU), der VKM (TCU)
müssen noch die Batterie (BMS) und der elektrische Motor (MCU)
gesteuert werden. Kommunikation und Hybridfunktionen sind im Hy-
bridsteuergerät (HCU) untergebracht. Das Getriebe hat hier die Auf-
gabe der dynamischen Schaltung der Gänge, die ursprüngliche Funkti-
on der Gangauswahl wird im Hybridsteuergerät (HCU) durchgeführt.
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Ansatz 2 – TCU erweitert um HCU-Funktionalität: Bei diesem Ansatz werden
die Getriebesteuerungs- und Hybridsteuerungssoftware zusammengefasst. Die beiden
Softwareteile werden dabei auf ein gemeinsame Steuereinheit portiert, dem sogenann-
ten Fahrzeuggsteuereinheit (VCU).
Ein geeignetes Beispiel für diesen Ansatz ist Antriebsstrangvariante B, bei welcher der
EM für die Gang-Synchronisation zuständig ist und die Klauenkupplung von der TCU
geregelt wird.
Bei dieser Steuereinheitarchitektur werden alle neuen Steuereinheiten mit der VCU
verbunden (siehe Abbildung 2.55).
Im Vergleich zu Ansatz 1b werden hier alle dynamischen Vorgänge von der TCU über-
nommen. Das bedeutet, dass während eines Schaltvorgangs alle Aktuatoren von der
TCU gesteuert werden, wogegen im quasi-stationären Fall dies von der HCU gesteuert
wird.

Abbildung 2.55: Steuereinheitarchitektur für einen hybriden Antriebsstrang - Varian-
te 2. Neben der Steuerung des Getriebes (TCU), der VKM (TCU)
müssen noch die Batterie BMS und der elektrische Motor MCU ge-
steuert werden. Die generell Kommunikation und die Hybridfunktio-
nen sind im Hybridsteuergerät (HCU) untergebracht. In dieser Archi-
tektur werden die TCU und die HCU zu einem Fahrzeugsteuergerät
(VCU) zusammengefasst.
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Vor- und Nachteile: Die drei unterschiedlichen Ansätze werden auf Vor- und Nach-
teile untersucht. Anschließend soll aus diesen eine Basis für die Auswahl definiert
werden. Vorteile Ansatz 1a:

• Gangwahl ist wie in konventionellen Fahrzeugen
• nur wenig Änderungen in der TCU-Funktionalität
• geringere Komplexität der HCU-Implementierung ohne Ganganforderungsbe-

rechnung
• Test zweier separater Systeme (HCU und TCU) möglich
• geringe Entwicklungskosten
• dieselbe Steuereinheit kann für die konventionelle und hybridisierte Variante der

TCU verwendet werden (Hardwareplattform muss zusammenpassen)
• Software und Steuereinheit für die Hybrid-Funktionen können für das manuelle

und automatisierte Getriebe verwendet werden
Nachteile Ansatz 1a:

• es wird nicht das vollständige Effizienzpotential ausgeschöpft (nur der aktuelle
Gang wird in der Hybridstrategie berücksichtigt)

• unterschiedliche Ladezustände der Batterie können während des Gangwechsels
nicht berücksichtigt werden -> beeinflusst stabile Fahrzeugperformance

• separate Gangwahl für elektrische und hybrid/konventionelle Gänge ist nicht
möglich

• eine separate HCU ist notwendig
• Verzögerung durch eine größere Anzahl an kommunizierenden Steuereinheiten

kann das Verhalten des Systems beeinflussen
Vorteile Ansatz 1b:

• höchstes Effizienzpotential mit dem höchsten Freiheitsgrad (Lastpunktanhe-
bung; Beachtung Leistungsreserve; separate Gangberechnung für elektrisches
und hybrides/konventionelles Fahren)

• geringe Änderungen im Interface und der Software der Getriebesteuerung sind
notwendig

• Kalibrierung und Testen können separat durchgeführt werden, da das Energie-
management inkl. Gangwahl (HCU) und dem Gangwechsel (TCU) voneinander
getrennt sind

Nachteile Ansatz 1b:
• komplexe Funktionalität für die Gangwahl nötig
• Kalibrierung der Gangwahl-Funktion ist komplex
• nicht für hoch-komplexe Antriebsstränge anwendbar
• wann und aus welchem Grund Gangschaltungen passieren, ist für den Fahrer

nicht immer nachvollziehbar
• zusätzliche Hybrid-/Getriebefunktionen können nicht einfach inkludiert werden
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• Verzögerung durch eine größere Anzahl an kommunizierenden Steuereinheiten
kann das Verhalten des Systems beeinflussen

• eine separate HCU ist notwendig
Vorteile Ansatz 2:

• höchstes Effizienzpotential mit dem höchsten Freiheitsgrad (Lastpunktanhe-
bung; Beachtung Leistungsreserve; separate Gangberechnung für elektrisches
und hybrides/konventionelles Fahren)

• geringe Änderungen im Interface und der Software der Getriebesteuerung sind
notwendig

• Kalibrierung und Testen können separat durchgeführt werden, da das Energie-
management inkl. Gangwahl (HCU) und dem Gangwechsel (TCU) voneinander
getrennt sind

• hoch komplexe Antriebsstrangkonfigurationen können mit diesem Ansatz umge-
setzt werden

• zusätzliche Hybridfunktionen können einfach hinzugefügt werden
• es gibt keine Zeitverzögerung zwischen der HCU und der TCU

Nachteile Ansatz 2:
• die Funktionalität für die Gangwahl ist komplex
• die Kalibrierung der Gangwahl-Funktion ist sehr komplex
• wann und aus welchem Grund Gangschaltungen passieren ist für den Fahrer

nicht immer nachvollziehbar
• hohe Entwicklungskosten durch die Entwicklung der neuen Funktionen
• die Zusammenführung der TCU und HCU zur VCU vergrößert die Anforderung

an die Steuereinheiten bezüglich Speichergröße und Rechengeschwindigkeit
Man sieht, dass die einzelnen Konzepte ihre Vor- und Nachteile haben. Bei Verwendung
eines evolutionären Antriebsstrangkonzepts ist ein separates Hybridsteuergerät vorteil-
haft. Bei revolutionären Antriebssträngen, bei denen das Getriebe neu entwickelt und
ein Elektromotor hinzugefügt wird, ist der Einsatz einer kombinierten Steuereinheit
für die Getriebe- und Hybridsteuerung die beste Lösung.
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2.5.4 Optimierung der Kühlungs- und Schmierungsstrategie zur Verbesserung
der Effizienz und der Systemstabilität

Im vorherigen Unterkapitel wurde ein Exkurs über den Einfluss der SW-Architektur
auf die Wiederverwendbarkeit von Softwarefunktionen und deren Vor-/Nachteile in
hybriden Antriebssträngen gegeben. Im Folgenden liegt der Fokus dieser Arbeit nun
wieder auf dem elektro-hydraulischen System und wie intelligente Softwarefunktionen
solch ein System verbessern können.
Im Abschnitt 2.4.3 wurde bereits erwähnt, dass bei der Optimierung der Hydraulik
Anforderungen an die SW abgeleitet werden können bzw. je nach Strategie diese in der
SW umgesetzt werden müssen. Einige dieser SW-Funktionen werden hier im Folgenden
beispielhaft erklärt. Zuerst werden hierzu einige unterschiedliche Hydrauliklayoutkon-
figurationen für die Kühlung von vier Kupplungen näher beschrieben. Anschließend
wird demonstriert, wie die Ansteuerung einer Standard-Strategie für die Kühlung und
Schmierung aussieht und welche Vor-/Nachteile diese hat. Danach wird eine neuartige
erweiterte Strategie vorgestellt, die Vorteile gegenüber der Standard-Strategie besitzt.

Hydrauliklayoutkonfiguration für die Kühlung von vier Kupplungen

Im Abschnitt 2.1.2, 2.2 und 2.4.3 wurden bereits unterschiedliche Systemarchitektu-
ren der Hydraulik gezeigt und die Anforderungen definiert. In der Tabelle 2.8 sind
die unterschiedlichen Konfigurationsmöglichkeiten für das hydraulische Layout für die
Kühlung von vier Kupplungen, bei der Anwendung von 2/2- und 3/3-Wegeventilen,
dargestellt. Die Schmierung wird in diesem Fall mit einem konstanten kontinuierlichen
Ölstrom durchgeführt. Das Ergebnis dieser Tabelle leitet sich von der Formel 2.17 ab.
Für die Anzahl von vier Kupplungen gibt es neun unterschiedliche Layoutkonfigura-
tionen. Die Anzahl an möglichen Varianten erweitert sich bei der Zuweisung der vier
Kupplungen auf 308. Fünf gängige Varianten werden im Folgenden näher beschrieben.
In der Abbildung 2.56 ist die Erweiterung der Abbildung 2.37 dargestellt. Für die

Tabelle 2.8: Anzahl an unterschiedlichen Layoutkonfigurationen für vier Kupplungen

Konfiguration 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Anzahl 2/2-Wegeventile 0 1 2 3 4 0 1 2 0
Anzahl 3/3-Wegeventile 0 0 0 0 0 1 1 1 2

Aktuierung sind eine und nicht mehrere Kupplungen und keine zusätzlichen anderen
Aktuatoren dargestellt. Im Vergleich zur vorherigen Abbildung ist das Arbeitsdruck-
system für den Hochdruckkreislauf um die Versorgung der Kühlung und Schmierung
erweitert worden. In diesem System wird die Priorisierung des Ölflusses mechanisch
vorgenommen. Dies bedeutet, dass die Teile mit niedriger Priorität nur mit Öl versorgt
werden, wenn die höheren Prioritäten ihre geforderte Menge erhalten. Die Priorität ist
folgendermaßen festgelegt (höchste zuerst):

• Versorgung des Hochdrucksystems (Aktuatoren)
• Kühlung
• Schmierung
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• nicht benötigte Ölmenge wird zum Pumpeneingang zurückgeführt
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Abbildung 2.56: Konventionelles hydraulisches System mit der Versorgung der Aktua-
torik (Hochdrucksystem), Kühlung und Schmierung (Niederdrucksys-
tem) über eine mechanische Pumpe und der Ölflussverteilung nach
einer definierten Priorisierung (1. Hochdruckkreislauf, 2. Kupplungs-
kühlung, 3. Schmierung, 4. Rückfluss zum Tank).

Die Aufteilung des Kühlölstroms (in diesem Beispiel sind nur zwei Kupplungen ange-
führt) kann durch zwei Drosseln eingestellt werden. Diese Variante ist in sehr vielen
aktuell am Markt befindlichen Automatikgetrieben implementiert, wobei die Drosseln
als Blenden wegen deren nahezu Temperaturunabhängigkeit ausgeführt sind. Hierzu
gibt es noch die Möglichkeit der Layoutkonfiguration III aus der Abbildung 2.3, bei
der die mechanische Pumpe verkleinert wird und eine zusätzliche elektrische Pumpe
eingebaut wird, um die Effizienz des Systems zu erhöhen. Generell ist es in dieser Va-
riante möglich, die Kühlung und Schmierung vom Hochdruckkreislauf zu trennen und
die Versorgung über eine elektrische Pumpe durchzuführen.
Bei einem System, wie in der Abbildung 2.5, bei dem der Hochdruck- und Nieder-
druckkreislauf getrennt sind, kann die Versorgung der Kühlung und Schmierung mit
einer separaten Pumpe durchgeführt werden. Als Beispiel eines Optimierungsergebnis-
ses des hydraulischen Layouts sind in den Abbildungen 2.57, 2.58, 2.59 und 2.60 vier
unterschiedliche Varianten dargestellt. In allen vier Systemen müssen vier Kupplungen
gekühlt werden. Zusätzlich ist noch eine Leitung für die Schmierung vorhanden, wobei
diese so gewählt wurde, dass nur ein kleiner Ölfluss den Anforderungen entsprechend
fließen kann.
In der Abbildung 2.57 ist für jede Kupplung ein eigenes 2/2-Wegeventil verbaut. Hier
kann somit jede Kupplung individuell mit Öl versorgt werden.
In der Abbildung 2.58 ist für die Kupplungen K1 und K2 jeweils ein 2/2-Wegeventil
verbaut. Die Kupplungen K3 und K4 werden über ein 3/3-Wegeventil angesteuert. Es
ist somit nicht möglich, K3 und K4 zur selben Zeit mit Öl zu versorgen.
In der Abbildung 2.59 ist für die Kupplungen K1 und K2 ein 3/3-Wegeventil und für
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Abbildung 2.57: Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen (Niederdrucksystem)
mit vier 2/2-Wegeventilen und einer elektrischen Pumpe. Ein im Ver-
hältnis kleiner Ölfluss für die Schmierung wird mit einer Drossel (als
Blende ausgeführt) durchgeführt.
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Abbildung 2.58: Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen (Niederdrucksystem)
mit zwei 2/2-Wegeventilen, einem 3/3-Wegeventil und einer elektri-
schen Pumpe. Ein im Verhältnis kleiner Ölfluss für die Schmierung
wird mit einer Drossel (als Blende ausgeführt) durchgeführt.

die Kupplungen K3 und K4 ein zweites 3/3-Wegeventil verbaut. Es ist somit nicht
möglich die Kupplungen K1 und K2 oder die Kupplungen K3 und K4 zur selben Zeit
mit Öl zu versorgen.
In der Abbildung 2.60 werden alle vier Kupplungen K1, K2, K3 und K4 über ein
3/3-Wegeventil versorgt. Am Ausgang 1 (Ventil in Grundposition) sind die Kupplun-
gen K1 und K3 angeordnet, am Ausgang 2 des Ventils sind die Kupplungen K2 und
K4 angeordnet. Durch die Verwendung von nur einem 3/3-Wegeventil werden in der
Grundstellung und in der Endstellung immer zwei Kupplungen mit Öl versorgt. Somit
muss bei einer Aufteilung von 50 % zu 50 % immer die doppelte Menge bereitgestellt
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Abbildung 2.59: Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen (Niederdrucksystem)
mit zwei 3/3-Wegeventilen und einer elektrischen Pumpe. Ein im Ver-
hältnis kleiner Ölfluss für die Schmierung wird mit einer Drossel (als
Blende ausgeführt) durchgeführt.
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Abbildung 2.60: Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen (Niederdrucksystem)
mit einem 3/3-Wegeventil und einer elektrischen Pumpe. Ein im Ver-
hältnis kleiner Ölfluss für die Schmierung wird mit einer Drossel (als
Blende ausgeführt) durchgeführt.

werden, als das nur bei einer einzelnen Kupplung nötig wäre. Dies führt zu einer Erhö-
hung der benötigten Leistung bei einer geringeren Anzahl an Ventilen und so zu einer
größeren Pumpe. Die Kosten können dabei kleiner oder größer sein, je nach Zuordnung
der Kupplungen auf die Ausgänge der Ventile.
Je nach Anwendung der in Abschnitt 2.4.3 beschriebenen und in der Abbildung 2.43
gezeigten unterschiedlichen Kühlungsstrategien, können sich die Steuerungsfunktionen
unterscheiden. Die Variante mit der höchsten Effizienz ist die Nummer III, da bei dieser
immer nur eine Anforderung nach der anderen abgearbeitet wird. Bei dieser Variante
kann es jedoch zu Verzögerungen in der Abarbeitung kommen, was bezogen auf die
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Systemsicherheit Überhitzen zur Folge haben kann. Diese Strategie wird im Folgenden
in zwei Umsetzungsvarianten präsentiert.

Die Standard-Kühlstrategie

In der Abbildung 2.61 ist die Kühlstrategie Variante III des elektro-hydraulischen
Systems aus Abbildung 2.58 mit zwei 2/2-Wegeventilen und einem 3/3-Wegeventil
dargestellt. In der Phase 1 gibt es nur die Grundanforderung (z.B. Schmierung), die
von der elektrische Pumpe bereitgestellt werden muss. Zu Beginn der Phase 2 treten
gleichzeitig die Anforderung von der Kupplung K1 und K2 auf. In diesem Fall wird
die Anforderung mit der höchsten Priorität zuerst bedient und die Anforderung an
die Pumpe setzt sich aus der Grundanforderung und der Kupplung K1 zusammen.
Die Phase 2 endet mit der erfolgreichen Erfüllung der Anforderung für die Kupp-
lung K1. Anschließend wird in Phase 3 die Anforderung der Kupplung K2 bedient.
In der Mitte von Phase 3 tritt eine zusätzliche Anforderung von der Kupplung K3
mit einer niedrigeren Priorität als von der Kupplung K2 auf, die nicht in dieser Phase
bedient werden kann. Würde die Priorität von Kupplung K3 höher als die von der
Kupplung K2 sein, würde die Versorgung von der Kupplung K2 unterbrochen werden
und die Kupplung K3 bedient werden. Es ist ersichtlich, dass es zu einer längeren
Verzögerung kommen kann, bis alle Anforderungen erfüllt sind.

Die erweiterte Kühlstrategie

Um die Nachteile der Standardstrategie zu verbessern oder sehr stark zu verringern
und weiterhin die höchste Effizienz zu gewährleisten, wurde in [24] eine erweiterte
Kühlstrategie entwickelt. Der erweiterte Ansatz verfolgt die Strategie, alle Anforde-
rungen so schnell wie möglich zu erfüllen, jedoch immer hinsichtlich der gegebenen
Priorisierung und unter der Berücksichtigung der Kühlölstrategie Variante III. Um
den Ansatz der erweiterten Strategie zu zeigen, ist in der Abbildung 2.62 diese mit
einem Anwendungsbeispiel dargestellt. In der Phase 1 ist wiederum nur der Grundbe-
darf zu decken, somit sind für beide Strategien die Anforderungen identisch.
In der Phase 2, in der für die Kupplungen K1 und K2 gleichzeitig zwei Anforderungen
mit unterschiedlichen Prioritäten auftreten, wird wie in der Standardvariante zuerst
die Anforderung mit der höheren Priorität (Kupplung K1) bedient. In diesem Fall wird
aber nicht nur die geforderte Menge an Öl von der Grundanforderung und der höchs-
ten aktiven Priorität von der Pumpe gefördert, sondern die angeforderte Menge kann
bis zum maximalen Fördervolumen der Pumpe erhöht werden, um Anforderungen
von niedrigerer Priorität zusätzlich erfüllen zu können. Um nicht die Kühlstrategien
von Variante I oder II (Abbildung 2.43) zu erhalten, in der die Effizienz reduziert
wird, wird eine Impulsstrategie (Chop-Modi) angewendet.In Phase 2 wird somit nicht
nur die Anforderung von der Kupplung K1, sondern auch parallel die von der Kupp-
lung K2 bedient. Wichtig ist hier, dass die höchste Priorität immer vollständig erfüllt
und andere Prioritäten eingeschoben werden können. Wie viele Anforderungen parallel
abgearbeitet werden können, hängt von der Dynamik des Systems und der verfügbaren
maximalen Ölmenge der Pumpe ab. Die Umschaltzeit der Ventile und die Zuordnung
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Abbildung 2.61: Ablaufdiagramm eines Systems mit vier Kupplungen (hydraulisches
Layout siehe 2.58) und der Standardkühlölstrategie. In der ersten
Phase muss die elektrische Pumpe nur die Grundanforderung erfül-
len. In der zweiten Phase kann mit der Standardstrategie nur die
Anforderung der Kupplung K1 und nicht die der Kupplung K2 be-
dient werden. In der Phase 3 ist am Anfang nur die Anforderung der
Kupplung K2 vorhanden und wird bedient. Ab der Mitte der Phase 3
tritt eine Anforderung der Kupplung K3 auf. Diese kann nicht mehr
innerhalb des Ablaufdiagramms bedient werden.

der Ausgänge bei einem Ventil mit mehr als einem Ausgang gibt es hier zu berück-
sichtigen.
Durch die Impulsstrategie kann die Anforderung der Kupplung K1 in derselben Zeit
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abgearbeitet werden wie in der Standardstrategie mit dem Vorteil, dass die Anforde-
rung der Kupplung K2 währenddessen auch zu einem großen Teil bedient wird. Somit
ist kurz nach Beginn der Phase 3 bereits die Anforderung von der Kupplung K2 er-
füllt und das System ist in diesem Beispiel wieder vollständig verfügbar. Nach einer
kurzen Phase, bei der neben der Grundanforderung keine zusätzlichen Anforderungen
vorhanden sind, kann die Anforderung der Kupplung K3 bereits zur Zeit der Anforde-
rung bedient werden. Im Vergleich konnte bei der Standardstrategie diese Anforderung
nicht in der Phase 3 bedient werden.
Erst mittels dieser neuartigen Strategie, wird die Kühlölstrategie Variante III im realen
Betrieb einsetzbar. Durch sie wird die Systemverfügbarkeit und -sicherheit erhöht und
sie ist nun mit den Kühlölstrategien Variante I und II vergleichbar. Andernfalls kann
sich eine Verzögerung der Anforderungen ergeben und durch hohe Temperaturen in
den Aktuatoren die Verfügbarkeit bzw. auch die Lebensdauer bei zu geringer Kühlung
verringert werden.
Die Komplexität des Layouts, wenn man den Vergleich zwischen Variante I und den
anderen drei Varianten durchführt, kann mithilfe der Software reduziert werden. Es
werden keine zusätzliche Elemente, wie der Arbeitsdruckregelschieber zur Regelung
der Priorität des Ölflusses, benötigt, da die Softwarefunktionen diese Aufgabe über-
nehmen. Die Umsetzung dieser Kühlölstrategie muss bereits im Design des Hardwa-
relayouts mitberücksichtigt werden, um diese Strategie umsetzen zu können und ein
optimales Layout ohne die Einschränkung der Verfügbarkeit zu erhalten. Dies kann
einfach mit der im Abschnitt 2.4 gezeigten Entwicklungsmethodik durchgeführt wer-
den, indem diese Strategie in der dynamischen Simulation angewendet wird. In diesem
Fall wird nicht das klassische V-Modell umgesetzt, sondern es gibt eine zusätzliche
Schnittstelle, um während des Hardwareentwicklungsprozesses den Austausch mit der
Software durchführen zu können. Die Software dient in diesem Fall nicht mehr, wie
in Abschnitt 2.1.5 beschrieben, als “AddOn”, sondern mit ihr wird so ein System erst
umsetzbar.
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Abbildung 2.62: Ablaufdiagramm eines Systems mit vier Kupplungen (hydraulisches
Layout siehe 2.58) und dem Vergleich der Standardkühlölstrategie und
der erweiterten Kühlölstrategie. In der Abbildung 2.61 wurde bereits
die Standardkühlstrategie gezeigt. In der ersten Phase sind die beiden
Strategien identisch. In der zweiten Phase kann mit der Standard-
strategie nur die Anforderung der Kupplung K1 und nicht die der
Kupplung K2 bedient werden. Die erweiterte Strategie kann mit ei-
ner Impulsstrategie fast beide Anforderungen gleichzeitig erfüllen. In
der Phase 3 ist am Anfang die Anforderung der Kupplung K1 abge-
schlossen und kurz darauf auch die Anforderung der Kupplung K2.
Die in der Mitte der Phase 3 auftretende Anforderung der Kupplung
K3 kann ohne Verzögerung erfüllt werden.
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3
Ergebnisse

Dieses Kapitel zeigt zwei Anwendungsbeispiele der neuen Methodik zur
Entwicklung von elektro-hydraulischen Systemen für Automatikgetriebe.
Anhand dieser Beispiele werden die Vorteile gegenüber der Standardmetho-
de demonstriert und der Prozess der neuen Methodik und deren Ergebnisse
diskutiert.

In den vorherigen Kapiteln wurde ein Überblick über den Stand der Technik, die
Standard- und die erweiterte Entwicklungsmethodik, die Optimierungsmöglichkeiten
von elektro-hydraulischen Systemen und die dazu notwendigen Modelle gegeben. In
diesem Abschnitt wird die neue Methodik an zwei Beispielen angewandt. Die daraus
resultierenden Ergebnisse werden anschließend dynamisch ausgewertet und validiert.
Für diese werden die im Abschnitt 2.3.2 beschriebenen Modelle für die Auslegung des
Systems und die dynamische Beurteilung herangezogen und die im Abschnitt 2.5.4
gezeigte erweiterte Kühlstrategie im Anwendungsbeispiel 1 angewandt.

3.1 Anwendungsbeispiel 1

Im Anwendungsbeispiel 1 wird für die Kühlung und Schmierung für ein dedizierte Hy-
bridgetriebe (DHT) ein elektro-hydraulisches System ausgelegt. Das bedeutet, dass in
diesem Beispiel nur der Niederdruckkreislauf verbessert wird. Das Ziel dieses Beispieles
ist es, ein besseres System für die folgenden Variationsparameter zu finden

• Größe der elektrischen Pumpe
• maximaler Kühlölfluss beim Grenzfall
• Anzahl und Art der Ventile zur Steuerung des Kühlölflusses

Für die Kühlung der Aktuatoren wird die Hydraulik mit der Kühlölstrategie Varian-
te III mit zwei unterschiedlichen Umsetzungsmöglichkeiten gezeigt. Das Ergebnis wird
mit der erweiterten Kühlölsoftwarestrategie bei einer dynamischen Beurteilung evalu-
iert.
Für dieses Beispiel wurde das 8-Mode Future-Hybrid-Getriebe von AVL verwendet.
Die Getriebetopologie ist in der Abbildung 3.1 dargestellt. Diese besteht aus zwei An-
triebsmaschinen, wobei eine die VKM und die andere ein Elektro-Motor (EM) ist.
Dieses Getriebe besitzt vier Schaltaktuatoren, wovon zwei als Bremsen (B1, B2) und
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K1

K2

Abbildung 3.1: AVL Future Hybrid Getriebetopologie eines DHTs [7] mit zwei Kupp-
lungen, zwei Bremsen, einer Verbrennungskraftmaschine (ICE), einem
elektrischen Motor, Übersetzungen und einem Ravigneaux-Planetensatz
mit getrenntem Hohlrad.

die anderen zwei als Kupplungen (K1, K2) ausgeführt sind. Im Folgenden wird B1 als
Kupplung 1, B2 als Kupplung 2 und die anderen Kupplungen mit der fortlaufenden
Nummer bezeichnet.
Mit diesen vier Kupplungen können die in der Tabelle 3.1 dargestellten Gänge ausge-
führt werden. Zwei von acht sind rein elektrische und fünf von acht sind VKM oder
hybride Gangstufen. Die letzte Gangstufe wird elektronisch gesteuert und weist eine
stufenlose Übersetzung auf (ECVT). Nähere Informationen über ECVT finden sich
unter [29, Seite 284]. Weitere Details zu diesem Getriebe finden sich in [7] und [28].
Für eine genauere Beschreibung der Funktionsweise dieses DHT sei auf [56] verwiesen.

Tabelle 3.1: Schaltmatrix AVL Future-Hybrid

Gang K1 K2 B1 B2
1.Gang VKM x x
2.Gang VKM x x
3.Gang VKM x x
4.Gang VKM x x
5.Gang VKM x x
1.Gang EM x
2.Gang EM x
ECVT x

3.1.1 Datenvektorerstellung

Für die Datenvektorerstellung werden zuerst Daten vom Fahrzeug und vom Antriebs-
strang benötigt. In der Tabelle 3.2 sind die Fahrzeugdaten und in der Tabelle 3.3 die
Daten über die VKM und das Getriebe dargestellt.
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Tabelle 3.2: Fahrzeugparameter Beispiel 1

Beschreibung Daten
Fahrzeuggewicht 1.460 kg
Strömungswiderstand 0,32
Bezugsfläche Strömungswiderstand 1,88 m2

Fahrzeugwiderstand - konstant 107 N
Fahrzeugwiderstand - quadratisch mit Geschwindigkeit 0,031 N{(km/h)2

Tabelle 3.3: Parameter Antriebsstrang Beispiel 1

Beschreibung Daten
Getriebeart DHT
Anzahl der Kupplungen 4
Anzahl der Antriebsmaschinen 2
VKM 1,6L TGDI (Miller Zyklus)
max. Moment 250 Nm
Drehzahlbereich 750 - 6.000 1/min
Kraftstoff Benzin
EM Asynchronmaschine
max. Moment 70 Nm
max. Drehzahl 15.000 1/min
Spannungslevel 400 V

In der Simulationssoftware AVL Cruise wird mit diesen Daten ein Modell aufgebaut
und eine Schaltstrategie implementiert. Anschließend wird der Datenvektor (Szenari-
en) für den Referenzzyklus WLTC erstellt. Die Übersetzungen, andere Getriebepara-
meter und eine genaue Beschreibung der Schaltstrategie sind für die weitere Betrach-
tung nicht relevant und werden deshalb nicht weiter ausgeführt.
Aus der Simulation wurden die folgenden Daten generiert:

• Eingangs- und Ausgangsdrehzahl der Kupplungen
• Drehmoment der Kupplungen
• aktueller Gang
• Fahrzeuggeschwindigkeit

Die Drehzahlen der Antriebsmaschinen sind in diesem Beispiel nicht relevant, da keine
Abhängigkeit von diesen zum hydraulischen System besteht.

Anschließend wurde zu den Simulationsdaten am Ende des Referenzzyklus ein
Grenzfall (GF) für die Kupplung 3 (K1) in dreifacher Ausführung angefügt. Der
gewählte GF besitzt ein konstantes Drehmoment von 350 Nm bei einer konstanten
Drehzahldifferenz von 1500 1/min für eine Zeitdauer von 1 s. Die Zeitdauer zwischen
den GFen beträgt 50 s. Diese Zeit wird zusätzlich nach dem letzten GF für die
Abkühlung der Kupplung angefügt.
In der Abbildung 3.2 sind die übertragenen Drehmomente der Kupplungen und die
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Abbildung 3.2: Anwendungsbeispiel 1: Drehmomente und Differenzdrehzahlen der vier
Kupplungen für den WLTC zur Berechnung der eingebrachten Reibleis-
tungen in die Kupplungen. Nach dem Zyklus wurde für die Kupplung
K3 ein zusätzlicher Grenzfall in dreifacher Ausführung angefügt.

dazugehörigen Differenzdrehzahlen dargestellt. Bei der Definition des GF ist der
Wärmeeintrag entscheidend und nicht der Betrag der Differenzgeschwindigkeit (siehe
Berechnung des Wärmeeintrags in Gleichung 2.6). Eine große Differenzdrehzahl tritt,
bei dieser Art des Getriebes, bei nicht betätigten Kupplungen auf. Wird eine Kupp-
lung betätigt, wird zuerst versucht die Differenzgeschwindigkeit zu reduzieren bzw.
auf Null zu bringen, um den Wärmeeintrag so gering wie möglich zu halten. In [65]
wird ein Ansatz präsentiert, wie eine Gangschaltung verlustfrei ohne Störeinflüsse auf
die Fahrbarkeit des Fahrzeugs durchgeführt werden kann.

3.1.2 Datenaufbereitung und Vorausberechnungen

Die Datenaufbereitung ist für dieses Beispiel nicht notwendig, da die Daten aus ei-
ner Simulation stammen und keine Störeinflüsse aus einer Messung beinhalten. Des
Weiteren kann hier der Wärmeeintrag in die Kupplung und der Kupplungszustand
vorausberechnet werden. Alle anderen Berechnungen werden dynamisch durchgeführt.
In der obersten Grafik der Abbildung 3.3 ist die Verlustenergie der einzelnen Kupp-
lungen dargestellt. Es ist zu sehen, dass die drei GF die höchsten Verluste aufweisen.
In der letzten Grafik dieser Abbildung ist der Kupplungszustand der vier Kupplungen
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3.1 Anwendungsbeispiel 1

dargestellt. Die offene Kupplung hat den Wert 0, die schlupfende den Wert 0,75 und
die geschlossene den Wert 1.
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Abbildung 3.3: Definition des Lastprofils für die Kühlölstrategie 2 mit der eingebrach-
ten Reibleistung, des Temperaturverlaufs und dem eingebrachten Kühl-
ölstrom für die vier Kupplungen. Die höchste Temperatur tritt wie de-
finiert in den Grenzfällen auf.

3.1.3 Layoutvariation

Die Durchführung der Berechnung der einzelnen Variationen ist bereits im Ab-
schnitt 2.4.3 beschrieben und der dazugehörige Softwarealgorithmus in der Abbil-
dung 2.36 dargestellt. Wie dort beschrieben, wird zuerst die Variation der Ventile und
anschließend die dynamische Berechnung des Kühlölstroms für jede der vier Kupp-
lungen durchgeführt. Ist diese abgeschlossen, wird für jede Kupplung die Anforderung
der zyklischen Schmierung und die vor einer Schaltung zum berechneten Kühlölstrom
hinzugefügt (siehe Abschnitt 2.2 - Kühlung und Schmierung im Niederdrucksystem).
Es entsteht somit für jede Kupplung ein Ölbedarfsanforderungsprofil. Die Kennzahlen
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3 Ergebnisse

für die Schmierung vor einem Schaltvorgang sind in der Tabelle 3.4 und die für die
zyklische in der Tabelle 3.5 dargestellt.

Tabelle 3.4: Kennzahlen für die Schmierung von Kupplungen vor einem Schaltvorgang

Beschreibung Kennzahlen
Qoffen 3 l/min
toffen 0,3 s

Tabelle 3.5: Kennzahlen für die zyklische Schmierung von Kupplungen

Beschreibung Kennzahlen
Qper 3 l/min
tper,1 1 s
tper,2 60 s

Nachdem die Ölanforderung für jede Kupplung berechnet wurde, wird mit der jeweili-
gen Ventilkonfiguration die maximale Ölfördermenge berechnet. Zu diesem Wert wird
für die Schmierung des Getriebes ein zusätzlicher Ölstrom von 1,5 l/min hinzugefügt.
Die Summe aus diesen zwei Größen entspricht dem gesamten Ölbedarf Qpump.
In den folgenden zwei Unterkapiteln werden die zwei unterschiedlichen Berechnun-
gen erörtert, wobei für beide der maximale Kühlölstrom von 6 l/min gewählt wurde,
um die beiden Umsetzungsvarianten vergleichen zu können. Angemerkt sei hier, dass
der maximale Kühlölfluss, wie es im Anwendungsbeispiel 2 der Fall ist, ein sinnvoller
Variationsparameter wäre.

Kühlölstrategie Variante III - Umsetzung 1

Die Umsetzungsvariante I der Kühlölstrategie III wurde in [22] veröffentlicht. Im Fol-
genden wird eine kurze Zusammenfassung dieser Variante gegeben, um den Vergleich
der zwei Umsetzungsvarianten durchführen zu können.
Diese Umsetzung basiert auf dem aktuellen Wärmeeintrag. Das bedeutet, dass ab-
hängig von der aktuell eingebrachten Wärmemenge ein konstanter Ölfluss für eine
definierte Zeit angefordert wird. Die Zeitdauer der Kühlung und die Größe des Öl-
stroms werden dafür vorab definiert. Da für diese Variante kein Temperaturmodell
verwendet wird, ist es notwendig, die Ölmenge und Kühlzeit derart groß zu wählen,
dass die Kupplung nicht beschädigt wird. Diese Variante ist in der Automobilindustrie
sehr verbreitet, da sie einfach zu implementieren ist. Sie hat jedoch den Nachteil des
höheren Leistungsverbrauchs und einer geringeren Verfügbarkeit des Systems durch
die längere Dauer der Kühlung.

Kühlölstrategie Variante III - Umsetzung 2

In der Umsetzungsvariante II wird der Kühlölstrom mittels Temperaturmodell berech-
net. In jedem Zeitschritt wird die Temperatur jeder Kupplung und abhängig von dieser
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3.1 Anwendungsbeispiel 1

der geforderte Ölvolumenstrom berechnet. Die Temperatur der Kupplungen wird mit
dem Modell von Abschnitt 2.3.1 berechnet. Der benötigte Kühlölfluss Qkühl in l/min
berechnet sich mit

Qkühl � Qmax

kkühl
. (3.1)

Dabei ist kkühl ein Faktor welcher mit der Tabelle 3.6 beschriebenen wird und Qmax
in l/min der maximal verfügbare Kühlölstrom für eine Kupplung. Durch diese Berech-
nung kann die Kühlölstrategie auf den maximal verfügbaren Kühlölstrom normiert
werden. Die Temperatur in der Tabelle bezieht sich auf die Differenz der Kupplungs-
temperatur und der Öltemperatur im Sumpf. In der Abbildung 3.3 ist das Lastprofil

Tabelle 3.6: Kennzahlen zur Berechnung des Kühlölstroms abhängig von der Kupp-
lungstemperatur

Temperatur in °C 0 10 20 40
kkühl 10 3 2 1

für die Umsetzungsvariante II dargestellt. In der zweiten Grafik dieser Abbildung sind
die Temperaturverläufe der vier Kupplungen zu sehen. Die höchste Temperatur er-
reicht die Kupplung K3 im Grenzfälle (GF).
Der maximale Kühlölstrom wird neben der Kupplung K3 in diesem Referenzzyklus nur
noch von der Kupplung K1 benötigt. In den Schaltvorgängen von Kupplung K2 und
K4 ist der Wärmeeintrag sehr gering und bedarf nicht der maximalen Kühlölmenge.

3.1.4 Auswertung, Bewertung und Auswahl

Um die beiden Umsetzungsvarianten vergleichen zu können, müssen zuerst die Simu-
lationsergebnisse analysiert werden. Für die Auswertung wird für beide Umsetzungs-
varianten dieselbe Methodik angewandt. Diese wird im Detail in [22] behandelt und
wird hier nur zusammengefasst.
Mit dem gesamten Ölbedarf Qpump in l/min aus den einzelnen Berechnungen, wird der
notwendige Arbeitsdruck der Pumpe ppumppQpumpq in bar mit

ppumppQpumpq � kpump,1 �Qpump � kpump,2 �
a
Qpump. (3.2)

berechnet.
Die Koeffizienten kpump,1 und kpump,2 sind in der Tabelle 3.7 definiert.
Aus dem Arbeitsdruck können die Systemleckölverluste Qleakpppumpq in l/min mit

Qleakpppumpq � pkleck,1 � ppump � kleck,2 �
a
ppumpq 60

1000 , (3.3)

berechnet werden. Die Koeffizienten kleck,1 und kleck,2 sind in der Tabelle 3.7 definiert.
Aus der Summe des gesamten Ölbedarfs und der Systemleckölverluste wird der ma-
ximal Ölstrom Qmax in l/min berechnet. Mit diesem wird anschließend die minimal
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3 Ergebnisse

notwendige Pumpengröße Dpump in cm3{s mit dem Skalierungskoeffizienten kd berech-
net.

Dpump � kd �Qmax � 1000
60 , (3.4)

Tabelle 3.7: Liste der Parameter für die Berechnung des Arbeitsdrucks, der System-
leckölverluste und der Pumpengröße

Parameter Kennzahl
kpump,1 �9, 6 � 102 bar � s{m3

kpump,2 2, 2 � 102 bar �as{m3

kleak,1 4, 6 � 10�6 m3{ps � barq
kleak,2 1, 2 � 10�5 m3{ps � ?barq
kd 2, 1 � 10�2 s

Mit den Kennfeldern in den Abbildungen 3.4, 3.5 und 3.6 für die volumetrische, me-
chanische und elektrische Effizienz, wird mit den Formeln 2.1, 2.2 und 2.3 die benötigte
elektrische Leistung der Pumpe berechnet. Diese Kennfelder wurden durch Messungen
generiert. Die benötigte elektrische Leistung der 2/2- und 3/3-Wegeventile ist abhängig
von der Ventilposition. Diese wird mit den Kennzahlen aus der Tabelle 3.8 berechnet.

Tabelle 3.8: elektrische Leistung für die Wegeventile
Parameter Kennzahl
P2{2, pos0 0,0 W
P2{2, pos1 13,5 W
P3{3, pos0 0,0 W
P3{3, pos1 10,1 W
P3{3, pos2 20,2 W

Die gesamte Leistung ist die Summe der Pumpenleistung und der Leistung der elek-
trischen Ventile. Diese berechnet sich mit

Ptotal � Ppump � Pvalve. (3.5)

Die Gesamtkosten ctotal in Geldeinheiten (GE) der jeweiligen Layoutkonfiguration be-
rechnen sich mit

ctotal � cpump �N2{2 � cval,2{2 �N3{3 � cval,3{3. (3.6)

Die Kosten für die Pumpe cpump in GE berechnet sich mit den Kennzahlen aus der
Tabelle 3.9. Diese sind abhängig von der Größe der Pumpe. Die Kennzahlen für die
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Abbildung 3.4: Volumetrische Effizienz der elektrischen Pumpe in Abhängigkeit vom
Ölfluss und Druck.
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Abbildung 3.5: Mechanische Effizienz der elektrischen Pumpe in Abhängigkeit vom Öl-
fluss und Druck
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Abbildung 3.6: Elektrische Effizienz der elektrischen Pumpe in Abhängigkeit vom Öl-
fluss und Druck
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Berechnung der Kosten der Ventile sind in der Tabelle 3.10 dargestellt. Je nach der
Anzahl an 2/2-Wegenventilen N2{2 und 3/3-Wegenventilen N3{3 erhöhen sich diese
Kosten entsprechend.

Tabelle 3.9: Kennzahlen zur Berechnung der Kosten für die elektrische Pumpe

Pumpengröße in cc/rev 0 0,5 3,0 7,0 14,0 35,0
Kosten in GE 0 10,0 17,0 23,0 29,0 47,0

Tabelle 3.10: Kosten für die Wegeventile

Beschreibung Kennzahlen
cval,2{2 4 GE
cval,3{3 6 GE

Die Kosten wurden mit der Methodik aus Abschnitt 2.1.6 in Zusammenarbeit mit der
Abteilung „Produktion & Kostenkalkulation“ der AVL List GmbH modelliert. Auf-
grund datenschutzrechtlicher Bestimmungen seitens der AVL List GmbH und deren
Partner, darf keine offizielle Währung für die Kosten in dieser Arbeit veröffentlicht
werden. Die Kosten wurden deshalb normiert und in abstrakten Geldeinheiten (GE)
angegeben.
In der Auswertung der beiden Umsetzungsvarianten wird für die Interpretation der
besten Konfigurationen ein CO2 zu Kosten-Diagramm, wie in der Abbildung 3.7 dar-
gestellt, verwendet, um eine weitere Einschränkung der Lösungen zu erhalten. Im
Diagramm wurde hierfür eine bessere Lösung eingetragen (roter Punkt). Zusätzlich
wird die Annahme gemacht, dass bis zum Jahr 2020 höhere Kosten von 30 GE und
darüber hinaus 50 GE aufgewendet werden müssen, um ein gCO2 einsparen zu können.
Dies wird durch die rote Linie im Diagramm abgebildet. Durch diese Linie und das
Koordinatenkreuz wird das Diagramm in sechs unterschiedliche Bereiche aufgeteilt.
Diese sechs können wie folgt interpretiert werden:
A.) Alle Lösungen in diesem Bereich werden von der besseren dominiert.
B.) In diesem Bereich kann es bessere Lösungen geben, jedoch sind diese durch die

vorherige Annahme nicht ökonomisch, da die Kosten für die Reduktion eines
gCO2 höher als 30 GE wären.

C.) In diesem Bereich kann es bessere Lösungen geben. Diese sind bezogen auf die
betrachtete Lösung ökonomisch vorteilhafter, da die Verbesserung im Verbrauch
günstiger ist als 30 GE/gCO2.

D.) In diesem Bereich kann es keine Lösungen geben, andernfalls wäre die aktuelle
Lösung nicht besser.

E.) In diesem Bereich kann es bessere Lösungen geben. Diese sind ökonomisch vorteil-
hafter als die aktuelle Lösung, da sie zwar mehr gCO2 aufweisen, dieser Vorteil
aber durch den Preisunterschied mehr als aufgewogen wird.

F.) In diesem Bereich kann es bessere Lösungen geben, jedoch sind diese ökonomisch
betrachtet unvorteilhaft, da sie zwar günstiger sind, aber der Preisunterschied
den Mehrverbrauch in gCO2 nicht rechtfertigt.
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Abbildung 3.7: Bereichsdiagramm für die Interpretation des CO2 zu Kosten-
Diagramms. Der rote Punkt ist die aktuelle beste Lösung. Mittels der
CO2- und der Kostenachse sowie der zusätzlichen Achse zur Ermitt-
lung einer ökonomischen Lösung wird das Diagramm in sechs Bereiche
(A-F) unterteilt. Im Bereich D kann es keine Lösung geben, im Bereich
A kann es keine bessere Lösung geben, in den Bereichen B und F gibt
es bessere, aber nicht ökonomisch sinnvolle Lösungen und in den Be-
reichen C und E gibt es bessere und ökonomische Lösungen als die
aktuelle.

Kühlölstrategie Variante III - Auswertung der Umsetzung 1

In der Abbildung 3.8 sind die 308 Ergebnisse für die Umsetzungsvariante I aus [22]
dargestellt. Es zeigt sich, dass sich mit der Anzahl an Wegeventilen die Größe der elek-
trischen Pumpe deutlich reduziert und der Leistungsverbrauch sinkt. Die Kosten für
ein System mit und ohne Wegeventile unterscheiden sich nur gering. Dies liegt daran,
dass das System mit zwei 3/3-Wegeventilen gegenüber der Variante ohne Ventile eine
um den Faktor drei kleinere Pumpe benötigt.
In der Abbildung 3.9 sind die Ergebnisse der Simulation über die zwei Optimierungskri-
terien dem Leistungsverbrauch und den Kosten gegenübergestellt. Die blauen Punkte
in der Abbildung 3.9 repräsentieren die nicht guten und die roten Punkte die besse-
ren Lösungen. Die rote Linie beschreibt die Pareto-Front, unterhalb bzw. links davon
existieren keine besseren Lösungen.
In der Tabelle 3.11 sind die fünf besseren Lösungen dargestellt. In diesem Fall ist die
Lösung mit dem höchsten Leistungsverbrauch und den geringsten Kosten die Variante
mit einer großen elektrischen Pumpe und keinem Wegeventil. Diese hat einen Mehr-
verbrauch von mehr als dem Faktor 3.5 gegenüber der besten Variante, bei lediglich
23.5 % niedrigeren Kosten.
Die Lösungen 1-3 besitzen dieselbe Pumpengröße und denselben Leistungsverbrauch
für die Pumpe. Der Unterschied liegt lediglich im Leistungsverbrauch und den Kosten
der Ventile.
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Abbildung 3.8: Das Ergebnis [22] der 308 Varianten für die Umsetzungsvariante I
zeigt mit der Anzahl der Ventile die unterschiedlichen Hydrauliklayout-
konfigurationen. In der zweiten Grafik von oben kann mit Einführung
von zusätzlichen Ventilen der Trend zur Verkleinerung der elektrischen
Pumpe und des Leistungsverbrauchs (Grafik drei von oben) beobachtet
werden. In der letzten Grafik ist der Verlauf der Gesamtkosten und
der Teilkosten der Ventile sowie der Pumpe in Abhängigkeit von der
Hydrauliklayoutkonfiguration zu sehen.

Für diese Fahrzeugkonfiguration wurde der Kraftstoffverbrauch bei einem zusätzlichen
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Abbildung 3.9: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kosten (inkl. Pareto-
Front) für die Umsetzungsvariante I [22]. Die blauen Punkte sind nicht
guten und die roten Punkte sind besseren Lösungen. In diesem Fall
existieren fünf bessere Lösungen.

Tabelle 3.11: Optimale Lösungen für die Umsetzungsvariante I
Nummer 1 2 3 4 5
Anzahl 2/2-Ventile 4 2 0 0 0
Anzahl 3/3-Ventile 0 1 2 1 0
Gesamtkosten in GE 33,3 31,3 29,3 26,6 25,5
Kosten Pumpe in GE 17,3 17,3 17,3 20,6 25,5
Kosten Ventile in GE 16,0 14,0 12,0 6,0 0,0
Leistung gesamt in W 71,6 74,1 77,7 129,8 276,0
Leistung Pumpe in W 60,4 60,4 60,4 122,6 276,0
Leistung Ventile in W 11,2 13,7 17,3 7,2 0,0
Pumpengröße cm3 3,2 3,2 3,2 5,4 9,9

Leistungsverbrauch von 100, 200, 300, 400 und 500 W für unterschiedliche Zyklen
simuliert. Der durchschnittliche zusätzliche Verbrauch pro 100 W ist in der Tabel-
le 3.12 dargestellt. Im Vergleich von Lösung 1 und 3 liegt die CO2-Einsparung bei
0.086 g/Zyklus, bei höheren Kosten von 4 GE.
Rechnet man die CO2-Einsparung auf 1 g zurück, würde das 46 GE/gCO2 entsprechen.
Die Lösung 1 ist somit keine für die CO2-Grenzen bis 2020 sinnvolle Lösung.
Im Vergleich der Lösung 5 zu 4, mit einer Einsparung von 2,07 gCO2/Zyklus, und
4 zu 3, mit einer Einsparung von 0,74 gCO2/Zyklus, sind die mit dem geringeren
Leistungsverbrauch bereits für die kommende Emissionsgrenze ökonomisch.
In der Abbildung 3.10 sind die fünf Konfigurationen in einem gCO2 zu
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Tabelle 3.12: Leistungsverbrauch vs. CO2

Zyklus NEFZ WLTC
zusätzliche el. Leistung 100 W 100 W
zusätzlicher Kraftstoffverbrauch 0,10 l 0,06 l
höhere CO2 Emissionen (Benzin) 2,36 g 1,42 g
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Abbildung 3.10: gCO2 zu Kosten-Diagramm zur Bestimmung der ökonomischsten
Konfiguration für die Umsetzungsvariante I. Es sind die fünf besseren
Lösungen inkl. der Trendlinien für die ökonomische Beurteilung dar-
gestellt. Die Lösung drei ist nach diesen Kriterien die beste Lösung,
da links von ihr keine weitere Lösung existiert.

Kosten-Diagramm dargestellt. Zusätzlich wurde hier für jede Lösung eine Linie für
die Annahme von 30 GE/gCO2 eingefügt, um die beste Lösung für diese Einschrän-
kung ermitteln zu können. Wie bereits beschrieben, sind aus Tabelle 3.11 die Lösungen
4 und 5 gegenüber der 3 nicht ökonomisch. Der Unterschied in den Lösungen 1, 2 und
3 ist gering, aber eindeutig. Es kann somit gesagt werden, dass die Lösung 3 die beste
Konfiguration darstellt.

Kühlölstrategie Variante III - Auswertung der Umsetzung 2

In der Abbildung 3.11 sind die 308 Ergebnisse für die Umsetzungsvariante II darge-
stellt. Es zeigt sich, wie in der Umsetzungsvariante I, dass sich mit der Anzahl an
Wegeventilen die Größe der elektrischen Pumpe deutlich reduziert und der Leistungs-
verbrauch sinkt. Die Kosten für ein System mit und ohne Wegeventile sind weiterhin
gering.
In der Abbildung 3.12 sind die Ergebnisse aus der Simulation über die zwei Optimie-
rungskriterien dem Leistungsverbrauch und den Kosten gegenübergestellt. Die Inter-
pretation der Grafiken ist dieselbe wie bei der Umsetzungsvariante I.
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Abbildung 3.11: Auswertung aller Layoutvarianten für Kühlölstrategie 2 der 308 Vari-
anten für die Umsetzungsvariante II zeigt mit der Anzahl der Ventile
die unterschiedlichen Hydrauliklayoutkonfigurationen. In der zweiten
Grafik von oben kann mit der Einführung von zusätzlichen Venti-
len der Trend der Verkleinerung der elektrischen Pumpe, des maxi-
mal notwendigen Kühlölstroms (mittlere Grafik) und des Leistungs-
verbrauchs (Grafik vier von oben) beobachtet werden. In der letzten
Grafik ist der Verlauf der Gesamtkosten und der Teilkosten der Ven-
tile und der Pumpe in Abhängigkeit von der Hydrauliklayoutkonfigu-
ration zu sehen.
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Abbildung 3.12: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kosten (inkl. Pareto-
Front) für die Umsetzungsvariante II. Die blauen Punkte sind nicht
bessere und die roten Punkte sind bessere Lösungen. In diesem Fall
existieren sechs bessere Lösungen.

In der Tabelle 3.13 sind die sechs besseren Lösungen dargestellt. In diesem Fall ist
die beste Lösung mit dem höchsten Leistungsverbrauch und den geringsten Kosten
die Variante mit einem 2/2-Wegeventil. Diese hat einen Mehrverbrauch von 32,5 W
gegenüber der besten Variante, bei 26.4 % niedrigeren Kosten.
Die Lösungen 1-3 besitzen dieselbe Pumpengröße und denselben Leistungsverbrauch
für die Pumpe. Der Unterschied liegt sowohl im Leistungsverbrauch als auch in den
Kosten der Ventile.
Die Konfiguration mit keinem Wegeventil, mit einem Leistungsverbrauch von 121.4 W
und Kosten von 25.3 GE, ist keine sinnvolle Lösung.

Tabelle 3.13: Optimale Lösungen für die Umsetzungsvariante II
Nummer 1 2 3 4 5 6
Anzahl 2/2-Ventile 4 2 0 1 0 1
Anzahl 3/3-Ventile 0 1 2 1 1 0
Gesamtkosten in GE 33,3 31,3 29,3 27,3 26,5 24,5
Kosten Pumpe in GE 17,3 17,3 17,3 17,3 20,5 20,5
Kosten Ventile in GE 16,0 14,0 12,0 10,0 6,0 4,0
Leistung gesamt in W 57,1 58,3 61,0 64,1 75,3 89,6
Leistung Pumpe in W 43,6 43,6 43,6 50,9 68 84,3
Leistung Ventile in W 13,5 14,7 17,4 13,2 7,3 5,3
Pumpengröße in (cm3) 3,2 3,2 3,2 3,2 5,4 5,4

Im Vergleich von Lösung 1 und 4 liegt die CO2-Einsparung bei 0,098 g/Zyklus, bei
höheren Kosten von 6 GE. Werden die Kosten auf 1 gCO2-Einsparung zurückgerechnet,

116



3.1 Anwendungsbeispiel 1

CO2 in g

0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3

K
o
st
en

in
G
E

24

26

28

30

32

34

6

5

4

3

2

1

Optimale Konfigurationen

Abbildung 3.13: gCO2 zu Kosten-Diagramm zur Bestimmung der ökonomischsten
Konfiguration für die Umsetzungsvariante II. Es sind die sechs besse-
ren Lösungen inkl. der Trendlinien für die ökonomische Beurteilung
dargestellt. Die Lösung vier ist nach diesen Kriterien die beste Lö-
sung, da links von ihr keine weitere Lösung existiert.

entspricht das einem Verhältnis von 61,2 GE/gCO2. Die Lösung 1 ist somit nicht für
die CO2-Grenzen bis 2020 relevant.
Im Vergleich der Lösung 6 zu 5, mit einer Einsparung von 0,2 gCO2/Zyklus, und
5 zu 4, mit einer Einsparung von 0,157 gCO2/Zyklus, sind die mit dem geringeren
Leistungsverbrauch bereits für die kommende Emissionsgrenze ökonomisch.
In der Abbildung 3.13 sind die sechs Konfigurationen in einem gCO2 zu Kosten-
Diagramm dargestellt. Zusätzlich wurde hier wie bereits für die Umsetzungsvariante I
für jedes Ergebnis eine Linie für die Annahme von 30 GE/gCO2 eingefügt. Wie bereits
beschrieben, sind die Lösungen 5 und 6 aus Tabelle 3.13 gegenüber der 4 nicht öko-
nomisch. Der Unterschied in den Lösungen 1, 2, 3 und 4 ist gering, aber die Lösung 4
kann eindeutig als die ökonomischste bestimmt werden.

Kühlölstrategie Variante III - Vergleich der beiden Umsetzungsvarianten

Im Vergleich der beiden Umsetzungsvarianten ergibt sich ein großer Unterschied bei der
Höhe des Leistungsverbrauchs bei der Konfiguration mit keinem Wegeventil. Zusätz-
lich ist in der zweiten Umsetzungsvariante diese Konfiguration keine bessere Lösung.
Eine wichtige Erkenntnis ist, dass bei derselben maximalen Kühlölmenge für ei-
ne Kupplung die Pumpengröße für die jeweilige Ventilkonfiguration gleich groß ist.
Das Einsparungspotential hinsichtlich des Leistungsverbrauchs mit 14,5 W (entspricht
0,2 gCO2/Zyklus) und denselben Kosten, ist bei der Lösung mit dem niedrigsten Leis-
tungsverbrauch immer noch beträchtlich.
Die Kenntnis darüber, wann eine Kupplung abgekühlt ist, ist ein weiteres Argument,
um die Umsetzungsvariante II zu bevorzugen. Zusätzlich muss hier gesagt werden,
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3 Ergebnisse

dass für unterschiedliche Lastfälle (z.B. Zyklen, Messungen, usw.) das Ergebnis durch-
wegs anders ausfallen kann und es sinnvoll ist, die Ergebnisse immer für die einzelnen
Lastfälle zu analysieren.

3.1.5 Umsetzung der Kühlölstrategie in Softwarefunktionen und dynamische
Beurteilung

Im Folgenden wird die erweiterte Kühlölstrategie aus dem Abschnitt 2.5.4 für die beste
Lösung 3 mit zwei 3/3-Wegeventilen demonstriert. Im Unterschied dazu, wurde der
maximale Kühlölstrom von 6 l/min auf 8 l/min erhöht und die Größe der elektrischen
Pumpe von 3,2 cc/rev auf 4,25 cc/rev angehoben. Ein Überblick über die Simulations-
umgebung ist in der Abbildung 3.14 gegeben. Es besteht aus einem in der AVL List
eingesetztem Testsystem zur Vorgabe von Testvektoren. Mit diesem können zusätzlich
automatisiert Testfälle ausgeführt und ausgewertet werden. Des Weiteren ist in der
Simulationsumgebung die Applikationssoftware mit den Funktionen für die Steuerung
der Kühlung und Schmierung des Getriebes und ein Modell der benötigten Strecke
vorhanden. Die folgenden Softwarefunktionen sind inkludiert:

• Kupplungstemperaturmodell
• Kühlölstrategie
• Temperaturmanagement
• Aktuatorsteuerung

Abbildung 3.14: Übersicht über die Simulations- und Testumgebung für die dynami-
sche Simulation des Anwendungsbeispiels 1. Es besteht aus einem
Testsystem zur Testvektorvorgabe, aus der erweiterten Kühlölstrategie
und dem dynamischen Streckenmodell der Hydraulik.

Für die Berechnung der Kupplungstemperatur wird das Modell aus Abschnitt 2.3.2
verwendet. Da nicht alle Anforderungen dieselbe Priorität in der Umsetzung haben,
wird eine Reihung eingeführt, um die Anforderung der maximalen Effizienz unter der
Berücksichtigung der Systemverfügbarkeit gewährleisten zu können. Die Prioritäten
sind:
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1. niedriger Wärmeeintrag vorhanden
2. mittlerer Wärmeeintrag vorhanden
3. Mikroschlupfbetrieb
4. zyklische Schmierung
5. Schmierung vor einer Schaltung
6. hoher Wärmeeintrag vorhanden
7. sehr hoher Wärmeeintrag vorhanden

Je höher die Priorität ist, desto schneller wird eine Anforderung umgesetzt. Wenn
die höchste Anforderung das System nicht vollständig für sich beansprucht, das heißt
die Pumpe nicht die maximale Förderleistung bereitstellen muss, kann in der erwei-
terten Kühlölstrategie eine weitere bestehende Anforderung parallel bedient werden.
Besitzen mehrere Kupplungen dieselbe Priorität wird die folgende Reihung zusätzlich
angewendet (höchste Priorität zuerst):

• Kupplung K3
• Kupplung K4
• Kupplung K1
• Kupplung K2

Für das Streckenmodell in der Abbildung 3.14 wurden Modelle aus dem Abschnitt
2.3.2 verwendet. In der Abbildung 3.15 ist der Aufbau dieses Modells dargestellt. Die
Eingangsgrößen dieses Systems sind die Drehzahl der elektrischen Pumpe und der
elektrische Strom zur Regelung der Position der beiden 3/3-Wegeventile. Neben der
elektrischen Pumpe besitzt das System ein Überdruckventil, eine Drossel (als Blende
ausgeführt) als Zulauf für die Schmierung, zwei 3/3-Wegeventile und die Verbindungs-
rohre zu den vier Kupplungen.

Test der Kühlölstrategie

Im Folgenden wird anhand eines Beispiels die erweiterte Kühlölstrategie validiert. In
der Abbildung 3.16 ist, bis auf die Größe des Drehmoments (reduziert von 225 Nm auf
180 Nm), der dynamische Testfall 1 der Kupplungsmodellierung aus Abschnitt 2.3.1
dargestellt. In den ersten drei Grafiken sind das aktuell übertragene Drehmoment, die
Eingangs- und Ausgangsdrehzahl und der Wärmeeintrag der Kupplung K3 dargestellt.
In der vierten Grafik ist das Ergebnis der Simulation für die Kupplungstemperatur
mit dem Kühlölstrom aus Grafik fünf zu sehen. Der Kühlölstrom verringert sich umso
mehr, je kleiner die Temperaturdifferenz im Vergleich zum Öl ist.
Die Standard-Kühlstrategie und die erweiterte Kühlölstrategie liefern für dieses Bei-
spiel dasselbe Ergebnis, da keine andere Anforderung aktuell vorhanden ist. Tritt wäh-
rend der Abkühlphase der Kupplung K3 (Abbildung 3.17) eine weitere Anforderung
auf, würde die Abkühlung von der Kupplung K3 durch die Kupplung K1 in der Stan-
dardkühlstrategie unterbrochen werden. Mit der erweiterten Strategie wird die Anfor-
derung von 4 l/min von der Kupplung K1 und die Anforderung von der Kupplung K3
mit der Impulsstrategie gleichzeitig erfüllt (die vierte und die fünfte Grafik von oben
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3 Ergebnisse

Abbildung 3.15: Hydraulisches Streckenmodell für die Kühlung und Schmierung der
Kupplung. Dieses Modell besteht aus einer elektrischen Pumpe (Vor-
gabe Drehzahl), zwei 3/3-Wegeventilen (Vorgabe elektrischer Strom)
für die Kühlung der Kupplungen, vier hydraulischen Leitungen für die
einzelnen Kupplungen, einer Drossel (ausgeführt als Blende) für die
Schmierung und einem Überdruckventil.

aus der Abbildung 3.17). Dafür muss die elektrische Pumpe die Summe dieser Anfor-
derungen liefern. Die Impulsdauer für die Versorgung der Kupplung K3 ist am Anfang
höher, als die von der Kupplung K1, da auch die Anforderung höher ist. Im Verlauf
der Zeit kühlt die Kupplung K3 ab und dadurch wird die geforderte Ölmenge kleiner.
Mit dieser sinkt auch die Anforderung an die Pumpe und die Impulsdauer für die
Kupplung K3 sinkt und die der Kupplung K1 erhöht sich. Der Vergleich der Simulati-
on 1 (keine Anforderung ausständig) und mit Simulation 2 (mehr als eine Anforderung
vorhanden) zeigt die Abkühlung der Kupplung K3 ein ähnliches Verhalten.
In der Grafik 3 sind die Prioritäten während der Laufzeit für die Kupplungen und die
beiden Simulationen dargestellt. In der Phase in der ein sehr hoher Wärmeeintrag in
der Kupplung zugeführt wird (Priorität 7) und einschließlich bis zur Zeit von 10 s, sind
die Verläufe der Kupplung K3 in beiden Simulationen identisch. Ab dem Zeitpunkt, ab
dem in der Kupplung K1 ein hoher Wärmeeintrag (Priorität 6) vorhanden ist, ändert
sich, nach einer kurzen Zeit, auch die Priorität der Kupplung K3 von 2 auf 6. Für die
Kupplung K3 wurde eine Strategie implementiert, in welcher das Integral der Diffe-
renz zwischen geförderter und geforderter Ölmenge immer größer als ein Schwellwert
sein muss, um die Priorität 2 beizubehalten. Bei Unterschreitung dieses Schwellwerts
ändert sich die Priorität auf 6, bis dieser wieder überschritten ist. Um ein schnelles
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Abbildung 3.16: Zeitliche Verläufe der dynamischen Simulation - Eingangsgrößen
(Ölfluss, Moment, Eingangs- und Ausgangsdrehzahl), Ausgangsgröße
(Kupplungstemperatur) und Zwischengröße (Verlustleistung).

Umschalten der Prioritäten zu vermeiden, wurde zusätzlich eine Hysterese eingefügt.
Dieses Prinzip spiegelt die Idee der Impulsstrategie (Chop-Modi) wieder.
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Abbildung 3.17: Simulationsergebnis für die Standardkühlölstrategie (Simulation 1)
und für die erweiterte Kühlölstrategie (Simulation 2). In der Simula-
tion 1 wird nur die Anforderung der Kupplung K3 versorgt, während
in der Simulation 2 zusätzlich die Kupplung K1 versorgt wird. Die
Versorgung von zwei Anforderungen der Simulation 2 benötigt einen
höheren Pumpenölfluss (oberste Grafik). Die zweite Grafik von oben
zeigt die Änderung der Priorität der Simulation 2 durch die Impulss-
trategie. Der Unterschied der beiden Strategien im Temperaturverlauf
der Kupplung K3 (Grafik drei von oben) ist unter 2°C. Die unter-
schiedlichen Kühlölströme sind in den untersten Grafiken dargestellt.
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3.1 Anwendungsbeispiel 1

3.1.6 Zusammenfassung

In diesem Beispiel wurde die neue Methodik zum Design eines elektro-hydraulischen
Systems, für die Kühlung und Schmierung eines DHT, angewandt. Das Ergebnis zeigt
das Potential der Methodik, um ein besseres System hinsichtlich der Zielkriterien zu
finden. Zusätzlich wurde der Einfluss von unterschiedlichen Umsetzungsvarianten der
Kühlölstrategie III während des Designs demonstriert. Es hat sich gezeigt, dass die
Berücksichtigung einer intelligenten Regelstrategie während des Designprozesses einen
Einfluss auf das Ergebnis hat. So ist in der Umsetzungsvariante II ein System mit
einer großen elektrischen Pumpe und keinem Wegeventil im Vergleich zur ersten Um-
setzungsvariante, keine bessere Lösung. Des Weiteren wurde die erweiterte Kühlölstra-
tegie angewandt und in einem Beispiel deren Nutzen demonstriert. Durch diese besitzt
die Kühlölstrategie III gegenüber den anderen keine Nachteile hinsichtlich Verfügbar-
keit und Systemsicherheit.
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3 Ergebnisse

3.2 Anwendungsbeispiel 2

In diesem Abschnitt wird als zweites Anwendungsbeispiel die Layoutoptimierung für
ein PKW DKG gezeigt. Ziel ist es, ein besseres System für die folgenden Variations-
parameter zu finden:

• Größe der mechanischen und elektrischen Pumpe (8, 10, 12, 14, 16 cc/rev)
• maximaler Kühlölfluss beim Grenzfall (6, 8, 10, 12 l/min)
• Ventilvariation zur Steuerung des Kühlölflusses (wie in Abbildung 2.42)

Anschließend soll dieses System mittels einer erweiterten dynamischen Simulation mit
dem Simulationstool Simulink überprüft werden.
Die elektro-hydraulische Steuerung des DKG hat den Aufbau wie in der Abbildung 2.56
dargestellt. Der Hochdruckkreislauf ist über einen Arbeitsdruckregelschieber mit dem
Niederdruckkreislauf verbunden. Generell ist für jede Kupplung ein Druckregelventil
vorhanden. Die Gangsteller werden wie nach [74] mit 4/4-Wegeventilen angesteuert
(siehe Abbildung 3.18). Diese können direkt mit dem Arbeitsdruck versorgt oder mit-
tels eines weiteren Druckregelventils, welches zwischen diesen beiden angeordnet ist,
beaufschlagt werden. Im folgenden Beispiel wird ein Druckregelventil für alle verwen-
det, um die Kraft vom Gangsteller regeln zu können. Wie im Abschnitt 2.5.4 nach

1 5 7 3 R 4 2 6

4/4-Ventil

Gangsteller

Arbeitsdruck

Abbildung 3.18: Anschluss der Gangsteller an das Arbeitsdrucksystem nach [74] für
acht Gänge.

Abbildung 2.56 wird der Hochdruckkreislauf mit der höchsten Priorität versorgt. An-
schließend folgt das Niederdrucksystem mit der Kühlung und Schmierung. Durch die-
se Priorisierung wird sichergestellt, dass das Hochdrucksystem immer zuerst versorgt
wird. Jedoch muss beim Design berücksichtigt werden, dass genügend Öl während eines
Schaltvorgangs für die Kupplungsbefüllung bzw. zur Betätigung eines Schaltstellers zur
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Verfügung steht, damit kein oder nur ein akzeptabler Druckeinbruch entsteht. Akzep-
tabel heißt, dass der Arbeitsdruck immer über dem geforderten Druck der Aktuatoren
liegt und somit keinen negativen Einfluss auf das Verhalten des Getriebes ausüben
kann.
Mit diesem System werden die Anforderung gegenüber der zyklischen Schmierung einer
Kupplung und der vor einem Schaltvorgang immer erfüllt, da nur im Extremfall kurz-
zeitig kein Öl zu den Kupplungen gefördert wird. Ein hoher Ölstrom bewirkt höhere
Schleppölverluste, deshalb wäre es hier sinnvoll diesen mittels einer Druckregelung zu
steuern.

3.2.1 Datenvektorerstellung

Für die Datenvektorerstellung werden zuerst Daten vom Fahrzeug und vom Antriebs-
strang benötigt, um wie bereits im Beispiel von Abschnitt 3.1 einen Datenvektor (Sze-
narien) mittels der Simulationssoftware AVL Cruise zu erstellen. Neben dem bereits
im Abschnitt 3.1 eingesetzten WLTC wird für dieses Beispiel zusätzlich der NEFZ als
Referenzfahrzyklus verwendet. Somit werden für dieses Beispiel zwei unterschiedliche
Datenvektoren zur Ermittlung des besten elektro-hydraulischen Systems verwendet.
In der Tabelle 3.14 sind die Fahrzeugparameter und in der Tabelle 3.15 die Parameter
über die VKM und das DKG dargestellt. Für mehr Informationen zur Simulation sei
auf das Anwendungsbeispiel 1 (Abschnitt 3.1) verwiesen. Aus der Simulation wurden
die folgenden Daten berechnet:

• Drehzahl der VKM
• Eingang- und Ausgangsdrehzahl der Kupplungen
• Drehmoment der Kupplungen
• aktueller Gang
• Fahrzeuggeschwindigkeit

Tabelle 3.14: Fahrzeugparameter Beispiel 2

Beschreibung Daten
Fahrzeuggewicht 1700 kg
Strömungswiderstand 0,42
Bezugsfläche Strömungswiderstand 2,6 m2

Fahrzeugwiderstand - konstant 140 N
Fahrzeugwiderstand - linear mit Geschwindigkeit 0,225 N/(km/h)
Fahrzeugwiderstand - quadratisch mit Geschwindigkeit 0,042 N{(km/h)2

Anschließend wurde zu den Simulationsdaten am Anfang der Zyklen ein Grenzfall
(GF) für die Kupplung 1 in dreifacher Ausführung angefügt. Der gewählte GF besitzt
ein konstantes Drehmoment von 188 Nm bei einer Drehzahldifferenz von 2.500 1/min
am Beginn. Die Drehzahldifferenz nimmt kontinuierlich innerhalb der Zeitdauer von
6 s zu 0 Umdrehungen ab.
In den Abbildungen 3.19 und 3.20 sind die Ergebnisse der Simulation dargestellt.
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3 Ergebnisse

Diese entsprechen dem Lastprofil für die Layoutverbesserung. Die Simulation zeigt
kurzfristig höhere übertragene Momente bei jedoch kleineren Drehzahlunterschieden.
Dies entspricht, nach der Formel 2.6, einem geringeren Wärmeeintrag in die Kupplung
als die des GF. Zusätzlich ist die Zeitdauer eines Wärmeeintrags in eine Kupplung
während der beiden Referenzzyklen gering, wodurch sich die Erhöhung der Kupplung-
stemperaturen in Grenzen hält.

Tabelle 3.15: Parameter über den Antriebsstrang für das Beispiel 2

Beschreibung Daten
Getriebeart DKG
Anzahl der Kupplungen 2
Anzahl der Vorwärtsgänge 7
Anzahl der Rückwärtsgänge 1
Anzahl der Schaltgabel 4
VKM 1,5L TGDI
max. Moment 250 Nm
Drehzahlbereich 700 - 6000 1/min
max. Leistung 116 kW
Kraftstoff Benzin

3.2.2 Datenaufbereitung und Vorausberechnungen

Bei der Datenaufbereitung können die Öl- und Druckanforderungen für den Hoch-
druckkreislauf bereits vor der Layoutvariation berechnet werden, da für diesen keine
dynamischen Komponenten wie z.B. ein Druckspeicher vorgesehen sind. Hingegen kön-
nen für den Niederdruckkreislauf, wegen der dynamischen Berechnung der Kupplungs-
temperatur und der Kühlölstrategie, keine Vorabberechnungen für Druck und Ölfluss
durchgeführt werden.
Der Ablauf für die Berechnung der Anforderungen für den Hochdruckkreislauf ist in
der Abbildung 3.21 dargestellt. In Phase 1 werden mit dem Gangsignal aus der Simu-
lation die Schaltzeitpunkte identifiziert. Diese sind notwendig, um die Anforderung für
die Kupplungsfüllung und die Betätigung der Schaltaktuatoren zu berechnen.
In der zweiten Phase wird zuerst aus den Drehmomenten an den Kupplungen der be-
nötigte Kupplungsdruck berechnet. Für die Berechnung wurden die Kennzahlen aus
der Tabelle 3.16 herangezogen. Zusätzlich können aus dieser Tabelle der Druck (2 bar)
ermittelt werden, an dem die Kupplung beginnt Moment zu übertragen.

Tabelle 3.16: Kennzahlen zur Berechnung des Kupplungsdrucks abhängig vom übertra-
genen Drehmoment

Druck in bar 2 3,2 3,99 5,05 6,95 12
Moment in Nm 0 34 61 95 170 350

Zudem werden in dieser Phase der benötigte Schaltstellerdruck und die Zeitdauer vor
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Abbildung 3.19: Lastprofil für den NEFZ mit der Geschwindigkeit v und dem Gang
in den obersten Grafiken. Das Drehmoment M und die Differenzge-
schwindigkeit n für die Kupplungen K1 und K2 zur Berechnung der
Reibleistung sind in den Grafiken drei und vier von oben dargestellt.
Die letzte Grafik zeigt die Drehzahl der VKM. Diese wird zur Berech-
nung des Ölflusses der mechanischen Pumpe benötigt.
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Abbildung 3.20: Lastprofil für den WLTC mit der Geschwindigkeit v und dem Gang
in den obersten Grafiken. Das Drehmoment M und die Differenzge-
schwindigkeit n für die Kupplungen K1 und K2 zur Berechnung der
Reibleistung sind in den Grafiken drei und vier von oben dargestellt.
Die letzte Grafik zeigt die Drehzahl der VKM. Diese wird zur Berech-
nung des Ölflusses der mechanischen Pumpe benötigt.
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Abbildung 3.21: Ablauf für die Berechnung der Anforderungen für den Hochdruckkreis-
lauf

einem Schaltzeitpunkt berechnet. Die Zeitdauer wurde mit 100 ms bei einem Druck
von 10 bar festgelegt. Die Abhängigkeiten von der Öltemperatur und der Differenzge-
schwindigkeit der Gangstufeneingangs und -ausgangsdrehzahl sind in diesem Beispiel
nicht mitberücksichtigt.
Aus den Berechnungen der Phase 2 können in der nächsten Phase der Maximalwert
aus den Kupplungsdrücken und den Schaltstellerdrücken zu jedem Zeitschritt berech-
net werden. Dieser Wert entspricht mit einer Sicherheitsreserve von 2 bar dem not-
wendigen Arbeitsdruck. Die Sicherheitsreserve ist notwendig, damit bei dynamischen
Anforderungen der notwendige Kupplungsdruck nicht unterschritten wird. In den Ab-
bildungen 3.22 und 3.23 sind die Drücke für die Kupplungen 1 (K1) und 2 (K2),
der Schaltsteller und der Arbeitsdruck dargestellt. Man sieht, dass der höchste Druck
durch die Aktuierung der Schaltsteller erfolgt und dass für diese Zyklen der benötigte
Druck auf einem niedrigeren Niveau (<10 bar) liegt.
In der Phase 4 werden mit dem Kupplungsdruck und den Kennzahlen aus der Ta-
belle 3.17 die Leckölverluste des Systems berechnet. Die Leckölverluste sind abhängig
vom Druck und können durch Toleranzen des Systems und aus Datenblättern der
Komponenten bestimmt werden. Nachdem es in diesem Beispiel um die Erweiterung
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Abbildung 3.22: Berechnete Drücke im NEFZ - Der Arbeitsdruck setzt sich aus dem
maximalen Druck der Schaltsteller sowie den Kupplungen K1 und K2
zusammen und wird zusätzlich mit einem Offset von 2bar beaufschlagt
(Sicherheitsreserve). Die Drücke der Schaltsteller werden bei einem
Schaltvorgang aktiv. Durch die Schaltsteller wird der maximal benö-
tigte Druck in diesem Zyklus erreicht.
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Abbildung 3.23: Berechnete Drücke im WLTC - Der Arbeitsdruck setzt sich aus dem
maximalen Druck der Schaltsteller sowie den Kupplungen K1 und K2
zusammen und wird zusätzlich mit einem Offset von 2bar beaufschlagt
(Sicherheitsreserve). Die Drücke der Schaltsteller werden bei einem
Schaltvorgang aktiv. Durch die Schaltsteller wird der maximal benö-
tigte Druck in diesem Zyklus erreicht.

eines bereits bestehenden elektro-hydraulischen Systems geht, kann davon ausgegan-
gen werden, dass diese Informationen zur Verfügung stehen. In der Phase 5 werden die

130



3.2 Anwendungsbeispiel 2

Tabelle 3.17: Kennzahlen zur Berechnung der Leckölverluste im Hochdrucksystem

Druck in bar 0 2 4 8 12 16 20
Leckölverluste in l/min 0 2,24 3,78 6,34 8,6 10,6 12,6

Ölflussanforderungen für die Befüllung der Schaltsteller und der Kupplung berechnet.
Die Anforderung für die Schaltsteller beträgt 2.4 l/min für die oben genannte Zeitdau-
er (Schaltstellerbetätigung). Für die Kupplungen wird eine Zeitdauer von 200 ms bei
einem Ölfluss von 5 l/min vor jedem Schaltzeitpunkt berechnet.
Aus der Summe der einzelnen Ölflussanforderungen (Schaltsteller, Kupplungsfüllung,
Leckölverluste) berechnet sich die gesamte Ölflussanforderung für das Hochdrucksys-
tem (Phase 6).

3.2.3 Layoutvariation

Die Durchführung der Berechnung der einzelnen Variationen ist bereits im Ab-
schnitt 2.4.3 beschrieben und der dazugehörige Softwarealgorithmus in der Abbil-
dung 2.36 dargestellt. Im Unterschied zu diesem gibt es nicht nur die Ventilparameter
als Variationsparameter, sondern auch die Größe der mechanischen Pumpe und der
des maximalen Kühlölflusses für eine Kupplung. Für diese zwei zusätzlichen Variati-
onsparameter müssen zwei weitere Iterationen eingefügt werden. Zudem wurde eine
Abbruchbedingung in der dynamischen Berechnung hinzugefügt, um die Berechnung
bei der Verletzung einer Nebenbedingung abzubrechen und die Laufzeit der gesamten
Berechnung zu verkürzen. Nebenbedingungen sind:

• Die maximal verfügbare elektrische Leistung für die elektrische Pumpe von
400 W ist überschritten.

• Die Summe der Ölflüsse der mechanischen und der elektrischen Pumpe reichen
nicht aus, um die Anforderungen des Hochdruckkreislaufs zu decken.

Die elektrische Pumpe unterstützt in diesem Layout die mechanische Pumpe bei Be-
darf. Grundsätzlich wird die Größe der elektrischen Pumpe mithilfe des GF definiert.
Der restliche Zyklus hätte dadurch nur das maximale Ölfördervolumen der elektri-
schen Pumpe und das Drehzahlabhängige der mechanischen Pumpe zur Verfügung.
Dies hat den Grund, dass ansonsten die Größe der elektrischen Pumpe erhöht werden
würde und die Priorisierung der Ölflüsse keine Wirkung hätte. Jedoch ist die Größe
der elektrischen Pumpe in diesem Anwendungsfall auch durch die Nebenbedingung
der maximalen Leistung definiert, wodurch die Größe der elektrischen Pumpe auch
nach dem GF erhöht werden kann. Wird durch diese Definition eine Nebenbedingung
verletzt, ist diese Konfiguration ungültig.
Der Ablauf für die dynamische Berechnung innerhalb eines Layouts ist in der Abbil-
dung 3.24 dargestellt. Für diese wird in jedem Zeitschritt die Temperatur der Kupp-
lung und abhängig von dieser der geforderte Ölvolumenstrom kalkuliert (Phase 1). Die
Temperatur der zwei Kupplungen wird mit dem Modell von Abschnitt 2.3.1 berech-
net. Der benötigte Kühlölfluss (Phase 2) wird mit den in der Tabelle 3.6 vom Bei-
spiel 1 im Abschnitt 3.1 beschriebenen Kennzahlen, unter der Hilfe der Interpolation
zwischen den Stützstellen und der Division durch die maximal erlaubte Größe des
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3 Ergebnisse

Kühlölstroms berechnet. Somit kann die Kühlölstrategie auf den maximal verfügba-
ren Kühlölstrom normiert werden. Die Temperatur in der Tabelle bezieht sich auf die
Differenz der Kupplungstemperatur zur Öltemperatur im Sumpf. Der maximale Öl-

Phase 1
• Berechnung der Kupplungstemperatur

Phase 2
• Berechnung des Kühlölstroms

Phase 3
• Berechnung des maximalen Ölförderstroms

Phase 4
• Aufteilung auf Prioritäten

Abbildung 3.24: Ablauf für die dynamische Berechnung für eine Layoutvariante

förderstrom berechnet sich aus der Summe der Förderleistung aller Pumpen (Phase 3).
Die Förderleistung der einzelnen ergibt sich aus der Formel 2.1 mit den Kennzahlen aus
der Tabelle 3.18. Des Weiteren wird hier berücksichtigt, dass die benötigte elektrische
Leistung der elektrischen Pumpe nach den Formeln 2.2 und 2.3 nicht überschritten
wird und die Nebenbedingung verletzt. Anschließend wird in der Phase 4 die Auftei-
lung des vorhandenen Ölförderstroms auf die Prioritäten durchgeführt. Hier kann der
berechnete Kühlölstrom reduziert werden, wenn keine ausreichende Menge an Öl zur
Verfügung steht.
In den Abbildungen 3.25 und 3.26 sind Ergebnisse dieser Berechnungen für die beiden
Datenvektoren dargestellt. Die Konfiguration für dieses System waren:

• mechanische Pumpe = 8,0 cc/rev
• elektrische Pumpe = 6,6 cc/rev
• 1 x 3/3-Wegeventil
• max. Kühlölstrom = 6 l/min

In der obersten Grafik der Abbildung ist zu sehen, dass bis auf die GF die Ölflussan-
forderungen hauptsächlich aus dem Hochdruckkreislauf stammen und diese bei Gang-
wechsel mindestens zur Hälfte und ansonsten vollständig für die Leckölverluste ver-
antwortlich sind (siehe zweite Grafik von oben). In der dritten Grafik von oben sind
die Zeitpunkte, in denen die elektrische die mechanische Pumpe unterstützt, gut zu
sehen. Des Weiteren zeigt der Zusammenhang der dritten und der vierten Grafik von
oben, dass die elektrische Pumpe nur bei niedrigen Drehzahlen und hohen Ölflussan-
forderungen benötigt wird.
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In den Abbildungen 3.27 und 3.28 sind Ergebnisse der Berechnungen des Tempera-
turmodells für die Kupplung 1 für die beiden Datenvektoren dargestellt. In der ersten
Grafik dieser Abbildungen ist die Verlustleistung in die Kupplung dargestellt. Diese
sind selbstverständlich im GF am Größten, was folglich auch zu der höchsten Kupp-
lungstemperatur und Kühlölflussanforderung führt. In der letzten Grafik ist der Kupp-
lungszustand dargestellt. Er zeigt, dass der WLTC viel mehr Schaltvorgänge aufweist
als der NEFZ. Die offene Kupplung hat den Wert 0, die schlupfende den Wert 0,75
und die geschlossene den Wert 1.

Tabelle 3.18: Kennzahlen der Pumpen

Beschreibung Kennzahlen
ηvol mech. Pumpe 0,7
ηmech mech. Pumpe 0,9
ηvol el. Pumpe 0,7
ηmech el. Pumpe 0,9
ηel el. Pumpe 0,7
max. Drehzahl in 1/min 2.500
ηLMS Lichtmaschine 0,5

Nachdem ein Referenzzyklus vollständig durchlaufen wurde, werden zusätzlich not-
wendige Kennzahlen für die Auswertung berechnet und in einem Datenvektor, zur
späteren Auswertung, abgespeichert. Diese sind in diesem Beispiel:

• Größe der elektrischen Pumpe
• durchschnittliche elektrische Leistung der Pumpen mit und ohne GF
• durchschnittliche elektrische Leistung der Ventile mit und ohne GF
• durchschnittliche elektrische Gesamtleistung mit und ohne GF
• Gesamtkosten und Teilkosten (Ventile, Pumpen)
• Maximaltemperatur der Kupplungen

Für die Umrechnung der mechanischen Leistung der mechanischen Pumpe in eine
vergleichbare elektrische Leistung, wird der Wirkungsgrad der Lichtmaschine aus der
Tabelle 3.18 gewählt, um die Summe der Leistungen der mechanischen und elektri-
schen Pumpe aufsummieren zu können. Die Leistung der Ventile, die Gesamtleistung,
die Teil- und Gesamtkosten berechnen sich nach dem Beispiel im Abschnitt 3.1. Für die
Berechnung der Kosten der elektrischen und mechanischen Pumpe werden die Kenn-
zahlen aus den Tabellen 3.9 und 3.19 benützt. Diese berechnen sich wie die Leistung
nach dem Beispiel im Abschnitt 3.1.

Tabelle 3.19: Kennzahlen zur Berechnung der Kosten für die mechanische Pumpe

Pumpengröße in cc/rev 0 0,5 3,0 7,0 14,0 35,0
Kosten in GE 0 6,0 10,2 13,8 17,4 28,2
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3.2.4 Auswertung, Bewertung und Auswahl

In den Abbildungen 3.29 und 3.30 sind alle 198 berechneten Variationen für die beiden
Datenvektoren dargestellt. Bei einem maximalen Kühlölstrom von 6 l/min steigt die
Temperatur der Kupplung im GF über 180 °C. Dies übersteigt die maximal zulässige
Belagslamellentemperatur der Kupplung und ist für die Auswahl somit nicht zuläs-
sig. Dieses Kriterium könnte auch bereits bei der Layoutvariation mitberücksichtigt
werden, um die Anzahl an möglichen Varianten bereits vorab einzuschränken. Mit
der Erhöhung des maximalen Kühlölstroms verkleinert sich die maximale Kupplungs-
temperatur. Dabei werden die elektrische Pumpe vergrößert und daraus folgend die
Kosten erhöht. Die Anzahl der zusätzlich verwendeten Ventile zeigt einen sehr gerin-
gen Einfluss auf den Leistungsverbrauch bei stark steigenden Kosten. Im Vergleich
zum Beispiel in Abschnitt 3.1 kann daraus geschlossen werden, dass sich durch die
Verwendung von zusätzlichen Ventilen bei einer höheren Anzahl als zwei Kupplungen
oder ähnlicher Verbraucher, ein erhöhtes Einsparungspotential im Leistungsverbrauch
ergibt.
In den Abbildungen 3.31 und 3.32 sind die Kosten dem Leistungsverbrauch, für die
beiden Datenvektoren, gegenübergestellt. Beide zeigen, dass sich bei der exakt gleichen
Größe der mechanischen Pumpe, der Leistungsverbrauch minimal ändert. Die Kosten
ändern sich hier natürlich massiv, da für eine höhere maximale Kühlölleistung die
elektrische Pumpe vergrößert oder zusätzliche Ventile verwendet werden müssen. Der
größte Einfluss auf die Reduktion des Leistungsverbrauchs bei entsprechend niedrigen
Kosten hat die Verkleinerung der mechanischen Pumpe, bei gleichzeitiger Vergröße-
rung der elektrischen Pumpe zur Folge.
Die rot eingezeichneten Punkte sind bessere Konfigurationen. Jeder dieser Punkte, ist
wie bereits in Beispiel 1 besprochen, ein besseres Ergebnis. Diese sind in der Tabel-
le 3.20 für beide Referenzzyklen zusammengefasst. Interessant ist, dass sich die Anzahl
an besseren Konfigurationen unterscheidet. Dies liegt an der höheren Dynamik des
WLTC und der Nichterfüllung von zumindest einer Nebenbedingung, wodurch bessere
Konfigurationen vom NEFZ keine gültigen im WLTC sind. Wichtiger ist, dass sich die
vorhandenen besseren Konfigurationen des WLTC genau mit denen aus dem NEFZ
decken. Zusätzlich besitzen, bis auf zwei Konfigurationen, alle denselben maximalen
Kühlölfluss. Diese zwei übersteigen die maximale zulässige Temperatur und sind somit
nicht gültige Konfigurationen.
Die Konfiguration mit dem geringsten Leistungsverbrauch ist eine Variante mit einem
2/2-Wegeventil. Sie hat aber gegenüber der zweitbesten Konfiguration nur einen mar-
ginalen Vorteil im Leistungsverbrauch dafür aber höhere Kosten. Jedoch ist sogar bei
einer Variante mit nur zwei Kupplungen und bei der Nichtauftrennung des Hochdruck-
und Niederdruckkreislaufs ein beachtlicher Unterschied in der Größe der elektrischen
Pumpe zu finden.
Um die Auswahl weiter einzuschränken, könnte dieselbe Vorgehensweise wie im An-
wendungsbeispiel angewendet werden.
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Ölflussanforderung

Gesamt
Hochdruck
Niederdruck

Q
in

l/
m
in

0

10

20
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Abbildung 3.25: Berechnete Ölflüsse deren Verteilung auf die Pumpen im NEFZ - Die
oberste Grafik zeigt den Ölflussbedarf, wobei im Grenzfall (die ersten
drei Spitzen) die höchste Anforderung vorhanden ist. In der zweiten
Grafik von oben ist die Ölanforderung für das Hochdrucksystem zu
sehen. Im Grenzfall wird durch die hohe Kühlölanforderung nur eine
geringe Menge vom Hochdruckkreislauf benötigt. In der dritten Grafik
von unten ist der Einsatzbereich zur Unterstützung der mechanischen
Pumpe zu sehen. In der letzten Grafik ist die Drehzahl der VKM
und dadurch die Drehzahl der mechanischen Pumpe, womit auf den
Ölvolumenstrom geschlossen werden kann, dargestellt.
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Abbildung 3.26: Berechnete Ölflüsse deren Verteilung auf die Pumpen im WLTC - Die
oberste Grafik zeigt den Ölflussbedarf, wobei im Grenzfall (die ersten
drei Spitzen) die höchste Anforderung vorhanden ist. In der zweiten
Grafik von oben ist die Ölanforderung für das Hochdrucksystem zu
sehen. Im Grenzfall wird durch die hohe Kühlölanforderung nur eine
geringe Menge vom Hochdruckkreislauf benötigt. In der dritten Grafik
von unten ist der Einsatzbereich zur Unterstützung der mechanischen
Pumpe zu sehen. In der letzten Grafik ist die Drehzahl der VKM
und dadurch die Drehzahl der mechanischen Pumpe, womit auf den
Ölvolumenstrom geschlossen werden kann, dargestellt.

136



3.2 Anwendungsbeispiel 2

P
V
in

k
W

0

20

40

60
Verluste Kupplung 1

T
 in

 °
C

80

100

120

140

160

180
Temperatur von Kupplung 1

Q
in

l/
m
in

0

5

10

15
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Abbildung 3.27: Berechnung der Kupplungstemperatur mit der Kühlstrategie Varian-
te III im NEFZ - In der obersten Grafik ist der Reibleistungseintrag
der Kupplung 1 und in der untersten Grafik der Zustand der Kupp-
lung (offen, schlupfend, geschlossen) zu sehen. Die zweite Grafik von
oben zeigt den Temperaturverlauf der Kupplung mit dem Maximum im
Grenzfall und die dritte Grafik von oben den Kühlölstrom der Kupp-
lung.
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Abbildung 3.28: Berechnung der Kupplungstemperatur mit der Kühlstrategie Varian-
te III im WLTC - In der obersten Grafik ist der Reibleistungseintrag
der Kupplung 1 und in der untersten Grafik der Zustand der Kupp-
lung (offen, schlupfend, geschlossen) zu sehen. Die zweite Grafik von
oben zeigt den Temperaturverlauf der Kupplung mit dem Maximum im
Grenzfall und die dritte Grafik von oben den Kühlölstrom der Kupp-
lung.
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Abbildung 3.29: Auswertung aller Layoutvarianten im NEFZ mit der Änderung der
Variationsparameter. Die Variationsparameter umfassen die Anzahl
und die Art der Ventile, die Größe der mechanischen Pumpe und
den maximalen Kühlölfluss pro Kupplung (Grafik eins bis drei von
oben). Das Ergebnis ist vom maximalen Kühlölfluss abhängige maxi-
male Temperatur der Kupplung (Grafik vier von oben). Die benötigte
Leistung hat einen starken Einfluss auf die Größe der mechanischen
Pumpe (Grafik fünf von oben) und die Höhe der Kosten der Variati-
onsparameter, die von mehr als einem Parameter abhängig sind (letz-
te Grafik von unten).
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Abbildung 3.30: Auswertung aller Layoutvarianten im WLTC mit der Änderung der
Variationsparameter. Die Variationsparameter umfassen die Anzahl
und die Art der Ventile, die Größe der mechanischen Pumpe und
den maximalen Kühlölfluss pro Kupplung (Grafik eins bis drei von
oben). Das Ergebnis ist vom maximalen Kühlölfluss abhängige maxi-
male Temperatur der Kupplung (Grafik vier von oben). Die benötigte
Leistung hat einen starken Einfluss auf die Größe der mechanischen
Pumpe (Grafik fünf von oben) und die Höhe der Kosten der Variati-
onsparameter, die von mehr als einem Parameter abhängig sind (letz-
te Grafik von unten).
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Abbildung 3.31: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kosten (inkl. Pareto-
Front) im NEFZ. Die sechs roten Punkte sind die besten Lösungen,
alle anderen Lösungen sind nicht besser.
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Abbildung 3.32: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kosten (inkl. Pareto-
Front) im WLTC. Die drei roten Punkte sind die besten Lösungen,
alle anderen Lösungen sind nicht besser.
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Tabelle 3.20: Optimale Ergebnisse für NEFZ und WLTC

Nummer 1 2 3 1 2 3 4 5 6
Zyklus WLTC WLTC WLTC NEFZ NEFZ NEFZ NEFZ NEFZ NEFZ
Anzahl von 2/2-Ventilen 0 0 1 0 0 0 0 0 1
Anzahl von 3/3-Ventilen 0 0 0 0 0 0 0 0 0
Größe mech. Pumpe in cc/rev 12 8 8 18 16 14 12 8 8
Größe el. Pumpe in cc/rev 5 7,9 6,2 2,5 3,1 4 5 7,9 6,2
Gesamtkosten in GE 36,4 38 40,1 35,1 35,6 35,9 36,4 38,1 40,1
Kosten Pumpen in GE 36,4 38 36,1 35,1 35,6 35,9 36,4 38,1 36,1
Kosten Ventile in GE 0 0 4 0 0 0 0 0 4
max. Kühlölfluss in l/min 6 10 10 6 6 6 6 10 10
Leistung gesamt in W 394 274 272 455 405 356 307 219 215
Leistung Zyklus in W 404 285 279 492 437 384 331 241 231
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Abbildung 3.33: Hydraulisches Streckenmodell für die Steuerung einer hydraulischen Kupplung. Das Arbeitsdrucksystem besteht aus
einer elektrischen Pumpe, einem Überdruckventil, einem Arbeitsdruckregelschieber inkl. Druckregelventil. Der Ar-
beitsdruckregelschieber hat die Aufgabe den Ölfluss nach der Priorität zu steuern (1. Versorgung Hochdrucksystem,
2. Kühlung der Kupplung, 3. Schmierung, 4. Rückfluss zum Tank). Die Kupplung besitzt einen hydraulischen Kolben
und wird mit einem 3/2-Proportionalventil angesteuert.
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3.2.5 Dynamische Simulation

Ziel der dynamischen Simulation ist es, zu überprüfen ob die verwendeten Parameter zu
einem stabilen System führen und die Anforderungen erfüllt werden. Zur Überprüfung
wird ein Simulationsmodell des DKG aufgebaut und ein dynamischer Schaltvorgang
simuliert. Hierbei darf der Arbeitsdruck bei der Befüllung der Kupplung nicht kleiner
als 2 bar unter dem gewünschten Druck von 12 bar absinken.
Für das Simulationsmodell wurden die im Abschnitt 2.3.2 beschriebenen Modelle ange-
wendet. Das Modell beinhaltet nicht das vollständige DKG mit allen Aktuatoren, son-
dern nur die Elemente für die Ansteuerung einer Kupplung und die Kupplung selbst.
Für die Verteilung der Ölflüsse nach der Priorität beinhaltet das Simulationsmodell
einen Arbeitsdruckregelschieber und ein Proportionalventil zur Regelung des Arbeits-
drucks. Primär wird der Ölfluss zur Erfüllung des Arbeitsdrucks benützt (Priorität 1).
Am Ausgang des Arbeitsdruckregelschiebers befinden sich die zusätzlichen Ausgänge
für die Kühlung der Kupplungen (Priorität 2) und der Schmierung (Priorität 3). Für
die Kühlung wird der Kühlölfluss auf die Kupplung 1 oder 2 gleichmäßig verteilt. In
der Abbildung ist zusätzlich ein Akkumulator, mit der Funktion eines zusätzlichen
Ausgleichsvolumens, verbaut. Dieser besitzt ein sehr kleines Volumen von 15 ml bei
einem Vorspanndruck von 14 bar und dient zur Stabilisierung des Systems.
Zur Versorgung des Systems ist in diesem Simulationsmodell eine mechanische Pumpe
mit 18 cc/rev verbaut. Hier kann auch eine Kombination von mechanischer und elek-
trischer Pumpe, wie bei allen berechneten Konfigurationen, benutzt werden. Jedoch
besitzt die mechanische Pumpe in diesem Lastfall eine ausreichend hohe Ölmenge,
auch ohne Unterstützung der elektrischen Pumpe (2,5 c/rev Konfiguration 4), um die
Anforderungen zu erfüllen.
In der Abbildung 3.34 ist das Simulationsergebnis für zwei Schaltvorgänge dargestellt.
Die erste Betätigung inkl. der Befüllung der Kupplung beginnt bei 2,80 s und die zweite
bei 3,75 s. In der ersten Grafik sind die Ölflüsse abgebildet. Dabei ist die Drehzahl-
abhängigkeit der mechanischen Pumpe zu sehen und die Umverteilung der Ölströme
durch das Schaltmanöver. Bei der Befüllung der Kupplung fließt für ca. 200 ms ein Öl-
volumenstrom von 6 l/min in die Kupplung. In diesem Zeitraum wird der Kühlölstrom
durch die niedrigere Priorisierung reduziert. Die Schmierung wird erst, nachdem die
zweite Schaltung durchgeführt wurde, mit Öl versorgt. Würde dieses Manöver länger
anhalten, oder eine größere Anforderung für die Kühlung der Kupplung angefordert
werden, müsste die elektrische Pumpe unterstützen.
In der zweiten Grafik von der Abbildung 3.34 sind die Drücke im Hochdrucksystem
dargestellt. Bei der Befüllung der Kupplung wird der Druck durch die hohe Ölanforde-
rung kurzzeitig reduziert. Dieser fällt nicht unter die kritische Schwelle von 10 bar und
erfüllt somit die Anforderungen. Würde das System die Anforderungen nicht erfüllen,
könnten folgende Maßnahmen getroffen werden:

• Neuauslegung des Systems mit Erhöhung der Anforderungen (nur bei großen
Abweichungen von den Anforderungen)

• Reduktion der Dynamik des Systems für die Befüllung
• Erhöhung der Dynamik des Regelschiebers, um den Ölfluss schneller umleiten

zu können
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• Änderung des Ansteueralgorithmus zur Befüllung der Kupplung
In der dritten Grafik von oben sind die Ansteuersignale für die Ventile des Arbeits- und
Kupplungsdrucks und in der vierten die Drehzahl der mechanischen Pumpe dargestellt.

3.2.6 Zusammenfassung

In diesem Beispiel wurde die Optimierung des elektro-hydraulischen Layouts für ein
DKG präsentiert. Es wurde demonstriert, wie mit der neuen Methodik ein bereits
bestehendes System, unter der Berücksichtigung von Nebenbedingungen, verbessert
werden kann. Das Ergebnis zeigt, dass mit dem Einsatz einer größeren elektrischen
Pumpe der Leistungsverbrauch reduziert werden kann. Der Einfluss der maximalen
Kühlölmenge für eine Kupplung wirkt sich minimal auf den Leistungsverbrauch für
die gewählten Referenzzyklen aus. Sie hat aber einen Einfluss auf die Größe der ma-
ximalen Ölfördermenge und damit auf die Größe der Pumpen. Darüber hinaus führt
die Erhöhung des maximalen Kühlölstroms zu einer größeren Pumpe und dadurch zu
höheren Kosten.
Des Weiteren zeigt dieses Beispiel, dass die Regelung des Kühlölstroms mit Wegeventi-
len nur einen kleinen Einfluss auf die Leistungsreduktion in den verwendeten Referenz-
zyklen hat. Durch die geringen Wärmeeinträge in die Kupplung in den Referenzzyklen
sind die Ölanforderungen gering und durch die mechanische Pumpe ist dieser Bedarf
oft abgedeckt, womit nur in wenigen Fällen die elektrische Pumpe unterstützen muss.
Es muss darauf hingewiesen werden, dass die Variationsparameter diskret variiert wur-
den und dass durch eine Verkleinerung der Diskretisierungsschrittweite zwischen den
einzelnen Punkten oder der Anpassung der gewählten minimalen und maximalen Gren-
zen bessere Ergebnisse, als in der Tabelle 3.20 beschrieben möglich sind. Zusätzlich
könnten folgende Maßnahmen eine weitere Reduktion des Leistungsverbrauchs für die-
ses System ermöglichen:

• das Ersetzen der mechanischen Pumpe durch eine elektrische kann die Eingangs-
drehzahlabhängigkeit auf Null reduzieren.

• Auftrennung des Hochdruck- und Niederdruckkreislaufs in zwei unabhängige Sys-
teme

• hinzufügen eines Druckspeichers, um den Arbeitsdruckregelschieber zu ersetzen
bzw. die Pumpengröße zu reduzieren.

• Reduktion der Leckölverluste durch die Verringerung der Toleranzen oder der
Verwendung von Komponenten mit niedrigeren Verlusten.

Mit der dynamischen Simulation wurde gezeigt, dass die Anforderungen an das System
umgesetzt werden können.
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Abbildung 3.34: Simulationsergebnis der dynamischen Beurteilung einer Kupplungs-
befüllung in welcher zum Zeitpunkt 2,8 s und 3,75 s zwei Kupplungs-
füllvorgänge durchgeführt werden (Grafik drei von oben). Ab der drit-
ten Sekunde wird die Pumpendrehzahl erhöht (letzte Grafik), wodurch
sich der geförderte Ölvolumenstrom vergrößert. Während der Kupp-
lungsbefüllung wird der Volumenstrom geregelt, sodass das Arbeits-
drucksystem zuerst versorgt wird (siehe Grafik eins von oben) und
der Systemdruck nicht unter die Sicherheitsreserve von 2 bar absinkt.

146



4
Zusammenfassung und Ausblick

Dieses abschließende Kapitel fasst die wichtigsten Erkenntnisse und Er-
gebnisse zusammen und ruft die Unterschiede zwischen der alten und der
neuen Lösung in Erinnerung. Der Ausblick zeigt Möglichkeiten zur Weiter-
entwicklung und Anwendung dieser Arbeit.

4.1 Zusammenfassung

Das übergeordnete Ziel dieser Arbeit ist es eine Methodik zu entwickeln, um ein op-
timales elektro-hydraulisches System für Automatikgetriebe zu erhalten. Ein großes
Interesse gilt hier den Einfluss von Expertenwissen zu reduzieren, um die Entwicklung
unabhängiger von einzelnen Wissensträgern zu machen. Zur Reduktion dieses Einflus-
ses und zur Verbesserung der Genauigkeit von den Ergebnissen werden in der neuen
Methodik dynamische Modelle und vorwiegend Parameter verwendet, die entweder
von bestehenden Systemen stammen, oder von Komponentenherstellern bereitgestellt
werden. Zusätzliche Parameter werden durch einfache statische Berechnungen oder
dynamische Simulationen bestimmt.
Zusätzlich ist es wichtig, Kriterien und Nebenbedingung während der Entwicklung
einfließen zu lassen. Die Kriterien für die Leistungsanforderungen und die Produkti-
onskosten wurden für diese Anwendung näher erörtert, da diese in der Auswahl der
Komponenten im Antriebsstrang eine bedeutende Rolle spielen. Da diese bis dahin
nach unabhängigen Kriterien in einem Zielkonflikt stehen, liefert eine Optimierung
mehrere optimale hydraulische Systeme. Hierbei kann ergänzend das Kriterium der
maximal zulässigen zusätzlichen Produktionskosten für die Reduktion eines Gramms
CO2 herangezogen werden, um den Zielkonflikt aufzulösen und die Anzahl der opti-
malen Lösungen weiter einzuschränken.
Im Vergleich zur bisherigen Entwicklungsmethodik wird das hydraulische System nicht
nur auf die Standardanwendungsfälle ausgelegt, sondern auf einen oder mehrere Re-
ferenzzyklen (z.B. WLTC) und durch Messungen aus dem praktischen Fahrbetrieb.
Durch diesen Zusammenhang kann nicht nur ein ausreichendes System hinsichtlich
der maximalen Anforderungen definiert werden, sondern bei der richtigen Wahl des
Referenzzyklus auch im generellen Fahrbetrieb das beste System gefunden werden.
Im zweiten Teil dieser Arbeit wird der Einsatz von softwaretechnischen Regelstrategien
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behandelt, um effiziente Kupplungskühlstrategien umzusetzen und diese in der Praxis
anwenden zu können. Die Regelstrategie hat die Aufgabe, die Anforderungen der Küh-
lung und Schmierung bedarfsgerecht sowie energieoptimal unter der Berücksichtigung
der Systemstabilität zu gewährleisten. Die verwendeten echtzeitfähigen Modelle (z.B.
Kupplungstemperaturmodell) liefern die dynamischen Anforderungen.
Anhand von zwei Anwendungsbeispielen wurde gezeigt, dass die neue Methodik für
Teilsysteme, aber auch für das gesamte System angewendet werden kann. Darüber
hinaus wurde der Einfluss der intelligenten Kühlölstrategie demonstriert und wie sich
diese, wenn sie bereits bei der Auslegung des Systems mitberücksichtigt wird, posi-
tiv auf die Systemoptimierung auswirken kann. Mithilfe der dynamischen Simulation
wurden die Ergebnisse der Methode überprüft und die Anwendung der Regelstrategie
in einer Simulation mit einem parametrierten Modell validiert.

4.2 Fazit

Die vorliegende Arbeit unterstützt die Entwickler in der Erstellung innovativer elektro-
hydraulischer Konzepte und liefert zusätzlich Bewertungskriterien zur Evaluierung
hinsichtlich Produktionskosten und Leistungsverbrauch. Durch den Einsatz von intelli-
genten Regelungsfunktionen können einfache elektro-hydraulische Systeme mit demsel-
ben niedrigen Leistungsverbrauch umgesetzt werden, wie entsprechend umfangreichere
Versionen. Neben der Verbesserung des Leistungsverbrauchs und der Reduktion der
Produktionskosten zeigt der Einsatz von intelligenten Softwarefunktionen das Poten-
tial zur Verringerung der Komplexität des hydraulischen Systems. Das Einsparungs-
potential bei einem konventionellen elektro-hydraulischen System wird bereits nach
kurzer Zeit, durch Einsparungen im Kraftstoffverbrauch bei gleichzeitig geringer Er-
höhung der einmaligen Bauteilkosten, erreicht. Für die Reduktion von einem Gramm
CO2 kann abhängig vom Vergleichssystem eine geringere Kostenerhöhung als der in
[58] beschriebene Grenzwert von 30 GE/gCO2 erreicht werden.

4.3 Ausblick und weiterführende Arbeiten

Die hier verwendete diskrete Schrittweite der einzelnen Parameter für die Optimie-
rung kann verkleinert werden, um die Anzahl der Ergebnisse zu erhöhen und ein noch
besseres System zu finden. Für diese Art der Optimierung wurden viele Algorithmen
entwickelt, wie z.B. die „Differential Evolution“ [61, Seite 13-34] und „Partikelschwar-
moptimierung“ [12, Seite 63-71], die die Aufgabe haben, optimale Parameter für eine
definierte Zielfunktion zu finden, ohne alle Variationsmöglichkeiten durchlaufen zu
müssen. Diese können Nebenbedingungen berücksichtigen und Limitierungen, wie die
maximale und minimale Schrittweite, einhalten.
Bis jetzt wurden nur 2/2- und 3/3-Wegeventile für die Steuerung des Ölflusses in dieser
Arbeit berücksichtigt, es ist aber durchwegs möglich und sinnvoll andere Ventile, wie
ein 4/4-Wegeventil, einzusetzen. Auch wurde in den Layouts eine einfache baumartig
Hydraulikarchitektur angenommen (üblich). Denkbar sind darüber hinaus aber auch
hierarchische Netze und solche mit teilweise parallelen Zweigen. Für die Darstellung
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und Optimierung solcher Netze eignen sich graphenbasierte Ansätze. Mit so einem
Ansatz könnte zusätzlich ein Sicherheitskonzept implementiert werden, welches bei ei-
ner Fehlfunktion eines Ventils dessen Funktion durch ein oder mehrere andere Ventile
teilweise oder vollständig ersetzt und somit die Verfügbarkeit des Systems erhöht.

149





Abkürzungsverzeichnis

AG Automatisierten Getriebe
AMT Automatisierten Manuellen Getriebe
AT Automatikgetriebe

BAT Batterie
BMS Batteriesteuergerät

CUs Steuereinheiten

DHT dedizierte Hybridgetriebe
DKG Doppelkupplungsgetriebe

ECU VKM-Steuereinheit
EM Elektro-Motor
EU Europäische Union

GE Geldeinheiten
GF Grenzfälle

HCU Hybrid-Steuereinheit

MCU E-Motor-Steuereinheit
MT Manuelles Getriebe

NEFZ Neue Europäische Fahrzyklus
NFZ Nutzfahrzeug

OEM Fahrzeughersteller

PKW Personenkraftwagen
PM Feinstaub

RDE Real Driving Emissions
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Abkürzungsverzeichnis

SOC Ladezustand der Batterie
SOH Alterungszustand der Batterie
ST Start/Stopp
SW Software

TCU Getriebesteuereinheit
TK Trennkupplung
TM Getriebe

VCU Fahrzeuggsteuereinheit
VKM Verbrennungskraftmaschine

WLTC Worldwide Harmonized Light-Duty Vehicles Test Cy-
cle

WLTP Worldwide Harmonized Light-Duty Vehicles Test
Procedure

152



Abbildungsverzeichnis
2.1 Klassisches hydraulisches Layout . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 11
2.2 Klassisches hydraulisches Layout mit variabler mech. Pumpe . . . . . . 12
2.3 Klassisches hydraulisches Layout mit elektr. und mech. Pumpe . . . . . 13
2.4 Vergleich des hydraulischen Layoutssystems mit einer gegenüber zwei

Pumpen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 14
2.5 Hydraulisches Layout mit zwei getrennten Kreisläufen . . . . . . . . . . 15
2.6 Vergleich des hydraulischen Layoutssystems mit einem gegenüber zwei

Kreisläufen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 15
2.7 Entwurfsschritte für mechatronische Systeme mit dem V-Modell . . . . 18
2.8 Strukturbild der Standardmethodik zur Entwicklung eines elektro-

hydraulischen Systems . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 20
2.9 V-Modell für die Entwicklung der Hardware und der Software eines

mechatronischen Systems . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 22
2.10 Kosten für ein Fahrzeug aus dem C-Segment für die Erfüllung der CO2-

Zielwerte . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 26
2.11 CO2-Emissionen von unterschiedlichen PKW in der EU im Jahr2013 . . 26
2.12 Schmierungsintervall einer Kupplung im offenen Zustand . . . . . . . . 31
2.13 Schmierung von einer geschlossenen Kupplung bevor diese geöffnet wird 31
2.14 Kühlung einer Kupplung bei und nach einem Wärmeeintrag . . . . . . 32
2.15 Bildbeschreibung des Aufbaus des Kupplungstemperaturmodells . . . . 40
2.16 Zeitliche Verläufe der stationären Referenzmessung 2 . . . . . . . . . . 41
2.17 Zeitliche Verläufe der dynamische Referenzmessung 1 . . . . . . . . . . 42
2.18 Zeitliche Verläufe der dynamische Referenzmessung 2 . . . . . . . . . . 43
2.19 Vergleich der zeitlichen Verläufe der gemessenen und simulierten Kupp-

lungstemperatur für die stationäre Messung 2 . . . . . . . . . . . . . . 45
2.20 Vergleich der zeitlichen Verläufe der gemessenen und simulierten Kupp-

lungstemperatur für die dynamische Messung 1 . . . . . . . . . . . . . 46
2.21 Vergleich der zeitlichen Verläufe der gemessenen und simulierten Kupp-

lungstemperatur für die dynamische Messung 2 . . . . . . . . . . . . . 46
2.22 Das Diagramm zeigt für unterschiedliche Kühlölstrome die Zeit bis eine

bestimmte eingebrachte Energie abgeführt wurde. . . . . . . . . . . . . 47
2.23 Das Diagramm zeigt für unterschiedliche Energieeinträge die Zeit bis

diese für unterschiedliche Kühlölströme abgeführt wurde. . . . . . . . . 47
2.24 Vergleich der zeitlichen Verläufe der Kupplungstemperatur bei unter-

schiedlichen Kühlölflüssen mit dem gleich großen Wärmeeintrag . . . . 48

153



Abbildungsverzeichnis

2.25 Hochdrucksystem für die Versorgung eines DHTs . . . . . . . . . . . . 50
2.26 Arbeitsdrucksystem für die Versorgung eines DKGs . . . . . . . . . . . 51
2.27 Hydraulisches System für die Betätigung einer Lamellenkupplung . . . 52
2.28 Vergleich zwischen Messung und Simulation einer hydraulisch betätig-

ten Lamellenkupplung . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 53
2.29 Schaltsymbole von einem 2/2- und einem 3/3-Wegeventi . . . . . . . . 53
2.30 Strukturbild der neuen Methodik für die Entwicklung eines elektro-

hydraulischen Systems . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 56
2.31 Erstellung des Datenvektors mittels der Eingangsparameter und der

Lastfälle . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 57
2.32 Eingangsparameter und Lastfälle für die neue Methodik . . . . . . . . . 58
2.33 Darstellung eines möglichen Lastprofils und die tabellarische Darstel-

lung eines Datenvektors für die Layoutoptimierung . . . . . . . . . . . 61
2.34 Statische Vorausberechnung für die Optimierung . . . . . . . . . . . . . 62
2.35 Systemlayout und dessen Optimierungsmöglichkeiten . . . . . . . . . . 64
2.36 Algorithmus für die Berechnung der Systemgrößen . . . . . . . . . . . . 65
2.37 Hochdrucksystem mit Arbeitsdruckregelschieber und einer Kupplung

als Verbraucher . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 66
2.38 Hochdrucksystem mit großem Druckspeicher und einer Kupplung als

Verbraucher . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 67
2.39 Zwei Verbraucher sind direkt über eine elektrische Pumpe versorgt . . . 69
2.40 Zwei Verbraucher sind über eine elektrische Pumpe und zwei 2/2-

Wegeventile versorgt . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 69
2.41 Zwei Verbraucher sind über eine elektrische Pumpe und ein 3/3-

Wegeventil versorgt . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 70
2.42 Sieben unterschiedliche Topologievarianten mit zwei Verbrauchern . . . 71
2.43 Vergleich von unterschiedlichen Kühlölstrategien . . . . . . . . . . . . . 73
2.44 Darstellung der optimalen Lösungen für ein System mit vier Verbrauchern 75
2.45 Diagramm für die Auswertung der Zielkriterien . . . . . . . . . . . . . 76
2.46 Überblick über die dynamische Beurteilung . . . . . . . . . . . . . . . . 77
2.47 Software als Baustein für die Hardware und die Möglichkeit der Ver-

wendung von Steuerungs- und Regelungsfunktionen . . . . . . . . . . . 78
2.48 Übersicht über den Softwareentwicklungsprozess . . . . . . . . . . . . . 80
2.49 DKG hybridisiert - Variante A (evolutionäres Konzept) . . . . . . . . . 82
2.50 DKG hybridisiert - Variante b (revolutionäres Konzept) . . . . . . . . . 82
2.51 Steuereinheitarchitektur für ein MT . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 83
2.52 Steuereinheitarchitektur für ein konventionelles AT oder DKG . . . . . 84
2.53 Steuereinheitarchitektur für einen hybriden Antriebsstrang - Variante 1a 88
2.54 Steuereinheitarchitektur für einen hybriden Antriebsstrang - Variante 1b 88
2.55 Steuereinheitarchitektur für einen hybriden Antriebsstrang - Variante 2 89
2.56 Konventionelles hydraulisches System mit der Versorgung der Aktuato-

rik, Kühlung und Schmierung über eine mechanische Pumpe . . . . . . 93
2.57 Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen mit vier 2/2-Wegeventilen 94
2.58 Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen mit zwei 2/2-

Wegeventilen und einem 3/3-Wegeventil . . . . . . . . . . . . . . . . . 94

154



Abbildungsverzeichnis

2.59 Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen mit zwei 3/3-Wegeventilen 95
2.60 Versorgung der Kühlung für vier Kupplungen mit einem 3/3-Wegeventil 95
2.61 Ablaufdiagramm eines Systems mit vier Kupplungen und der Standard-

kühlölstrategie . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 97
2.62 Ablaufdiagramm eines Systems mit vier Kupplungen und dem Vergleich

der Standardkühlölstrategie und der erweiterten Kühlölstrategie . . . . 99

3.1 AVL Getriebetopologie eines DHTs . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 102
3.2 Anwendungsbsp. 1: Drehmomente und Differenzdrehzahlen WLTC . . . 104
3.3 Anwendungsbsp.1: Lastprofil für die Kühlölstrategie 2 . . . . . . . . . . 105
3.4 Volumetrische Effizienz der elektrischen Pumpe . . . . . . . . . . . . . 109
3.5 Mechanische Effizienz der elektrischen Pumpe . . . . . . . . . . . . . . 109
3.6 Elektrische Effizienz der elektrischen Pumpe . . . . . . . . . . . . . . . 109
3.7 Erklärung des CO2 zu Kosten-Diagramms . . . . . . . . . . . . . . . . 111
3.8 Anwendungsbsp.1: Auswertung aller Layoutvarianten für Kühlölstrate-

gie 1 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 112
3.9 Anwendungsbsp.1: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kos-

ten für die Umsetzungsvariante I . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 113
3.10 Anwendungsbsp.1: gCO2 zu Kosten-Diagramm für die Umsetzungsva-

riante I . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 114
3.11 Anwedungsbsp.1:Auswertung aller Layoutvarianten für Kühlölstrategie 2 115
3.12 Anwendungsbsp.1: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kos-

ten für die Umsetzungsvariante II . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 116
3.13 Anwendungsbsp.1: gCO2 zu Kosten-Diagramm für die Umsetzungsva-

riante II . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 117
3.14 Anwendungsbsp.1: Übersicht über die Simulations- und Testumgebung 118
3.15 Anwendungsbsp.1: Hydraulisches Streckenmodell . . . . . . . . . . . . . 120
3.16 Anwendungsbsp.1: Eingangs- und Ausgangsgrößen der dynamischen Si-

mulation . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 121
3.17 Anwendungsbsp.1: Ergebnis unterschiedlicher Kühlstrategien . . . . . . 122
3.18 Anwendungsbsp.2: Anschluss der Gangsteller . . . . . . . . . . . . . . . 124
3.19 Anwendungsbsp.2: Lastprofil für den NEFZ . . . . . . . . . . . . . . . 127
3.20 Anwendungsbsp.2: Lastprofil für den WLTC . . . . . . . . . . . . . . . 128
3.21 Ablauf für die Berechnung der Anforderungen für den Hochdruckkreislauf129
3.22 Anwendungsbsp.2: Berechnete Drücke im NEFZ . . . . . . . . . . . . . 130
3.23 Anwendungsbsp.2: Berechnete Drücke im WLTC . . . . . . . . . . . . . 130
3.24 Ablauf für die dynamische Berechnung für eine Layoutvariante . . . . . 132
3.25 Anwendungsbsp.2: Ölflüsse im NEFZ . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 135
3.26 Anwendungsbsp.2: Ölflüsse im WLTC . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 136
3.27 Anwendungsbsp.2: Berechnung der Kupplungstemperatur im NEFZ . . 137
3.28 Anwendungsbsp.2: Berechnung der Kupplungstemperatur im WLTC . . 138
3.29 Anwedungsbsp.2: Auswertung aller Layoutvarianten im NEFZ . . . . . 139
3.30 Anwedungsbsp.2: Auswertung aller Layoutvarianten im WLTC . . . . . 140
3.31 Anwendungsbsp.2: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kos-

ten im NEFZ . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 141

155



Abbildungsverzeichnis

3.32 Anwendungsbsp.2: Darstellung des Leistungsverbrauchs über den Kos-
ten im WLTC . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 141

3.33 Anwendungsbsp.2: Hydraulisches Streckenmodell . . . . . . . . . . . . . 143
3.34 Anwendungsbsp.2: Dynamische Simulation . . . . . . . . . . . . . . . . 146

156



Tabellenverzeichnis
2.1 Übersicht von Kraft- und Energieübertragungsmöglichkeiten nach un-

terschiedlichen Kriterien . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 8
2.2 Vergleich der einzelnen Layoutkonfigurationen nach unterschiedlichen

Kriterien . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 16
2.3 Anzahl unterschiedlicher Aktuatoren in aktuellen PKW Automatikge-

trieben . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 29
2.4 Parameter von zwei aktuell verwendeten Getriebeölen für PKW-

Automatikgetriebe . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 35
2.5 Ergebnisse des Messdatenabgleichs für das Kupplungstemperaturmodell 44
2.6 Parameter für das Kupplungstemperaturmodell . . . . . . . . . . . . . 44
2.7 Simulationsergebnisse für drei unterschiedliche Kühlölströme . . . . . . 48
2.8 Anzahl an unterschiedlichen Layoutkonfigurationen für vier Kupplungen 92

3.1 Schaltmatrix AVL Future-Hybrid . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 102
3.2 Fahrzeugparameter Beispiel 1 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 103
3.3 Parameter Antriebsstrang Beispiel 1 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 103
3.4 Kennzahlen für die Schmierung von Kupplungen vor einem Schaltvorgang106
3.5 Kennzahlen für die zyklische Schmierung von Kupplungen . . . . . . . 106
3.6 Kennzahlen zur Berechnung des Kühlölstroms abhängig von der Kupp-

lungstemperatur . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 107
3.7 Liste der Parameter für die Berechnung des Arbeitsdrucks, der System-

leckölverluste und der Pumpengröße . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 108
3.8 elektrische Leistung für die Wegeventile . . . . . . . . . . . . . . . . . . 108
3.9 Kennzahlen zur Berechnung der Kosten für die elektrische Pumpe . . . 110
3.10 Kosten für die Wegeventile . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 110
3.11 Optimale Lösungen für die Umsetzungsvariante I . . . . . . . . . . . . 113
3.12 Leistungsverbrauch vs. CO2 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 114
3.13 Optimale Lösungen für die Umsetzungsvariante II . . . . . . . . . . . . 116
3.14 Fahrzeugparameter Beispiel 2 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 125
3.15 Parameter über den Antriebsstrang für das Beispiel 2 . . . . . . . . . . 126
3.16 Kennzahlen zur Berechnung des Kupplungsdrucks abhängig vom über-

tragenen Drehmoment . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 126
3.17 Kennzahlen zur Berechnung der Leckölverluste im Hochdrucksystem . . 131
3.18 Kennzahlen der Pumpen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 133
3.19 Kennzahlen zur Berechnung der Kosten für die mechanische Pumpe . . 133

157



Tabellenverzeichnis

3.20 Optimale Ergebnisse für NEFZ und WLTC . . . . . . . . . . . . . . . . 142

158



Literaturverzeichnis
[1] Ahlawat, Rahul ; Fathy, Hosam K. ; Guo, Chengyun ; Lee, Byungchan ; Stei,

Jeffrey L. ; Jung, Dohoy: Effect of pump selection on fuel economy in a dual
clutch transmission vehicle. In: Proceedings of the American Control Conference
(2009), S. 1371–1378. http://dx.doi.org/10.1109/ACC.2009.5160309. – DOI
10.1109/ACC.2009.5160309. – ISBN 9781424445240 (Zitiert auf Seite 11.)

[2] Ajanovic, Amela ; Haas, Reinhard: A Least-Cost Approach to Reduce CO2-
Emissions in Passenger Car Transport: This Time Economics Will Kill the Elec-
tric Car. 2011 (Zitiert auf Seite 2.)

[3] Akers, Arthur ; Gassman, Max ; Smith, Richard: Hydraulic power system
analysis. 2006. – 365 S. http://dx.doi.org/10.1201/9781420014587. http:
//dx.doi.org/10.1201/9781420014587. – ISBN 978–0–8247–9956–4 (Zitiert
auf Seite 8.)

[4] Alt, O: Modellbasierte Systementwicklung mit SysML. Carl Hanser Verlag GmbH
& Company KG, 2012 https://books.google.at/books?id=rS1QAgAAQBAJ. –
ISBN 9783446431270 (Zitiert auf Seite 18.)

[5] Anderes, Daniel ; Friedli, Thomas ; Görmer, Mario ; Hane, Werner ; Kal-
dschmidt, Susanne: Benchmarking. Kai Mertins, Holger Kohl, 2009. – 392 S. –
ISBN 978–3–939707–36–3 (Zitiert auf Seite 24.)

[6] Andreas, Florian ; Wohlleber, Georg: Thermischer Haushalt nasslaufender
Lamellenkupplungen, TECHNISCHE UNIVERSITÄT MÜNCHEN, Diss., 2012.
– 160 S (Zitiert auf Seite 37.)

[7] AVL List GmbH: AVL Future-Hybrid 7 and 8 Mode. https://www.avl.com/
documents/10138/2699442/Solution+Sheet+Future+Hybrid. Version: 2017
(Zitiert auf Seite 102.)

[8] Balau, A. E. ; Caruntu, C. F. ; Patrascu, D. I. ; Lazar, C. ; Matcovschi,
M. H. ; Pastravanu, O.: Modeling of a pressure reducing valve actuator for
automotive applications. In: 2009 IEEE International Conference on Control
Applications, IEEE, jul 2009. – ISBN 978–1–4244–4601–8, 1356–1361 (Zitiert auf
Seite 49.)

159

http://dx.doi.org/10.1109/ACC.2009.5160309
http://dx.doi.org/10.1201/9781420014587
http://dx.doi.org/10.1201/9781420014587
http://dx.doi.org/10.1201/9781420014587
https://books.google.at/books?id=rS1QAgAAQBAJ
https://www.avl.com/documents/10138/2699442/Solution+Sheet+Future+Hybrid
https://www.avl.com/documents/10138/2699442/Solution+Sheet+Future+Hybrid


Literaturverzeichnis

[9] Balau, Andreea E. ; Caruntu, Constantin F. ; Lazar, Corneliu: Simulation
and control of an electro-hydraulic actuated clutch. In: Mechanical Systems and
Signal Processing 25 (2011), Nr. 6, S. 1911–1922. http://dx.doi.org/10.1016/
j.ymssp.2011.01.009. – DOI 10.1016/j.ymssp.2011.01.009. – ISBN 0888–3270
(Zitiert auf Seite 49.)

[10] Bender, K.: Embedded Systems - qualitätsorientierte Entwicklung. Springer
Berlin Heidelberg, 2005 https://books.google.at/books?id=JoMfBAAAQBAJ. –
ISBN 9783540273707 (Zitiert auf Seite 22.)

[11] Biancale, Raphael ; Ebner, Wolfgang ; Hintringer, Roland: Drivetrain for
a Long Haul Truck applying a Dual Clutch Transmission and a Narrow Banded
Engine. (2013) (Zitiert auf Seite 25.)

[12] Bogon, T: Agentenbasierte Schwarmintelligenz. Springer Fachmedien Wies-
baden, 2013 https://books.google.at/books?id=q7JEngEACAAJ. – ISBN
9783658022914 (Zitiert auf Seite 148.)

[13] Bohne, F: Komplexitätskostenmanagement in der Automobilindustrie: Iden-
tifizierung und Gestaltung vielfaltsinduzierter Kosten. Deutscher Universitäts-
verlag, 2013 https://books.google.at/books?id=G56ZBwAAQBAJ. – ISBN
9783663086437 (Zitiert auf Seite 27.)

[14] Braess, Hans-hermann ; Seiffert, Ulrich: Vieweg Handbuch Kraftfahrzeug-
technik. 2016. http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-09528-4. http://dx.
doi.org/10.1007/978-3-658-09528-4. – ISBN 978–3–658–09527–7 (Zitiert auf
Seite 17.)

[15] Brandenburg, Markus ; Kemmner, Benjamin ; Schindler, Jörg: Hydrau-
lic control arrangement for an automated shift transmission. 2011 (Zitiert auf
Seite 16.)

[16] Breuer, B ; Bill, K H.: Bremsenhandbuch: Grundlagen, Komponenten, Syste-
me, Fahrdynamik. Vieweg+Teubner Verlag, 2013 (ATZ/MTZ-Fachbuch). https:
//books.google.at/books?id=gD4jBAAAQBAJ. – ISBN 9783834822253 (Zitiert
auf Seite 17.)

[17] Cho, Jungdon: A multi-physics model for wet clutch dynamics. (2012). http:
//deepblue.lib.umich.edu/handle/2027.42/91467 (Zitiert auf Seite 37.)

[18] Dieselnet.com: Emission Standards EU: Cars and Light Trucks. https://
www.dieselnet.com/standards/eu/ld.php. Version: 2017 (Zitiert auf Seite 1.)

[19] Dieselnet.com: Emission Standards EU: Heavy-Duty Truck and Bus Engines.
https://www.dieselnet.com/standards/eu/hd.php. Version: 2017 (Zitiert auf
Seite 1.)

[20] Dieselnet.com: Emission Test Cycles: ECE 15 + EUDC / NEDC. https://
www.dieselnet.com/standards/cycles/ece_eudc.php. Version: 2017 (Zitiert
auf Seite 1.)

160

http://dx.doi.org/10.1016/j.ymssp.2011.01.009
http://dx.doi.org/10.1016/j.ymssp.2011.01.009
https://books.google.at/books?id=JoMfBAAAQBAJ
https://books.google.at/books?id=q7JEngEACAAJ
https://books.google.at/books?id=G56ZBwAAQBAJ
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-09528-4
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-09528-4
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-09528-4
https://books.google.at/books?id=gD4jBAAAQBAJ
https://books.google.at/books?id=gD4jBAAAQBAJ
http://deepblue.lib.umich.edu/handle/2027.42/91467
http://deepblue.lib.umich.edu/handle/2027.42/91467
https://www.dieselnet.com/standards/eu/ld.php
https://www.dieselnet.com/standards/eu/ld.php
https://www.dieselnet.com/standards/eu/hd.php
https://www.dieselnet.com/standards/cycles/ece_eudc.php
https://www.dieselnet.com/standards/cycles/ece_eudc.php


Literaturverzeichnis

[21] Dieselnet.com: Worldwide Harmonized Light Vehicles Test Cycle (WLTC).
https://www.dieselnet.com/standards/cycles/wltp.php. Version: 2017 (Zi-
tiert auf Seite 1.)

[22] Ebner, Wolfgang ; Fuchs, Johannes ; Brasseur, Georg: A model-based design
approach for an optimal electro-hydraulic system within automatic transmissions.
In: IFAC World Congress 50, Nr. 1, S. 7606–7612 (Zitiert auf Seiten 38, 106, 107,
111, 112 und 113.)

[23] Ebner, Wolfgang ; Stolz, Michael ; Bachinger, Markus ; Korsunsky, Ev-
geny: Generic software architecture for cost efficient powertrain electrification.
In: SAE Technical Papers 2015-April (2015), Nr. April, AVL; Continental; et
al.; FEV; Fiat Chrysler Autom. http://dx.doi.org/10.4271/2015-01-1630. –
DOI 10.4271/2015–01–1630 (Zitiert auf Seite 80.)

[24] Ebner, Wolfgang ; Yolga, Muammer: A control approach for an electro-
hydraulic system within automatic transmissions. Shanghai : CTI, 2016, S. C5
(Zitiert auf Seite 96.)

[25] Ehrlenspiel, K ; Kiewert, A ; Lindemann, U ; Mörtl, M: Kostengünstig
Entwickeln und Konstruieren: Kostenmanagement bei der integrierten Produkt-
entwicklung. Springer Berlin Heidelberg, 2013 (VDI-Buch). https://books.
google.at/books?id=2j0lBAAAQBAJ. – ISBN 9783642419591 (Zitiert auf Sei-
te 24.)

[26] EPA: Hydraulic Hybrid Technology – A Proven Approach. In: www.epa.gov
(2012), 2. www.epa.gov (Zitiert auf Seite 7.)

[27] Europäische-Kommission: Europäische Kommission - Real Driving Emissi-
ons (RDE). http://europa.eu/rapid/press-release_MEMO-15-5705_de.htm.
Version: 2017 (Zitiert auf Seite 1.)

[28] Fischer, R: Dedicated Hybrid Transmission (DHT) - The new hybrid transmis-
sion category. In: Proc. 2015 CTI Symposium Berlin, 2015 (Zitiert auf Seiten 15
und 102.)

[29] In:Fischer, Robert ; Jürgens, Gunter ; Küçükay, Ferit ; Najork, Rolf ;
Pollak, Burkhard: Getriebeanwendungen außerhalb des Pkw-Bereichs. Vienna
: Springer Vienna, 2012. – ISBN 978–3–7091–0877–2 (Zitiert auf Seiten 7, 30
und 102.)

[30] Friedrichshafen, ZF: Elektrohydraulische Steuervorrichtung einer Getriebe-
einrichtung. 2008 (Zitiert auf Seite 16.)

[31] Galvagno, E ; Velardocchia, M ; Vigliani, A: Dynamic and ki-
nematic model of a dual clutch transmission. In: Mechanism and Ma-
chine Theory 46 (2011), Nr. 6, 794–805. http://dx.doi.org/https:

161

https://www.dieselnet.com/standards/cycles/wltp.php
http://dx.doi.org/10.4271/2015-01-1630
https://books.google.at/books?id=2j0lBAAAQBAJ
https://books.google.at/books?id=2j0lBAAAQBAJ
www.epa.gov
http://europa.eu/rapid/press-release_MEMO-15-5705_de.htm
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013


Literaturverzeichnis

//doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013. – DOI htt-
ps://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013. – ISSN 0094–114X
(Zitiert auf Seite 49.)

[32] GmbH, AVL L.: AVL Cruise - Vehicle Drivetrain Simulation Tool, Retrieved.
https://www.avl.com/cruise. Version: 2014 (Zitiert auf Seite 59.)

[33] Görke, D: Untersuchungen zur kraftstoffoptimalen Betriebsweise von Parallelhy-
bridfahrzeugen und darauf basierende Auslegung regelbasierter Betriebsstrategien.
Springer Fachmedien Wiesbaden, 2016 (Wissenschaftliche Reihe Fahrzeugtechnik
Universit{ä}t Stuttgart). https://books.google.at/books?id=_5gqDAAAQBAJ.
– ISBN 9783658141639 (Zitiert auf Seite 19.)

[34] Guo, C ; Semenov, D ; Spangler, C ; Hills, Auburn ; Moser, A: Comparison
of DCT Actuation Systems An Evaluation of System Efficiency and Cost. (2015),
Nr. 2256 (Zitiert auf Seite 11.)

[35] Guzzella, Lino ; Sciarretta, Antonio: Vehicle Propulsion Systems. Springer-
Verlag Berlin Heidelberg, 2013. – 412 S. http://dx.doi.org/10.1007/
978-3-642-35913-2. http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-35913-2. –
ISBN 978–3–642–35912–5 (Zitiert auf Seite 86.)

[36] Haas, Maximilian J.: Modellierung , Simulation und Sensitivitä atsanalyse ei-
nes hydraulischen Schaltkreislaufes, FH Joanneum Graz, Diss., 2015 (Zitiert auf
Seiten 16, 49, 50 und 67.)

[37] Haas, Maximilian J.: Model-based methodology for the design of an electro-
hydraulic actuation layout, FH Joanneum Graz, Diss., 2017. – 115 S. (Zitiert
auf Seite 14.)

[38] Haas, Stefan: Erstellung und Bedatung eines mathematischen Modells einer hy-
draulisch angesteuerten Lamellenkupplung, Technical University Graz, Diss., 2008
(Zitiert auf Seiten 49 und 50.)

[39] Hering, E: Kostenrechnung und Kostenmanagement für Ingenieure. Springer
Fachmedien Wiesbaden, 2014 (essentials). https://books.google.at/books?
id=-silBQAAQBAJ. – ISBN 9783658074739 (Zitiert auf Seite 23.)

[40] Horsch, J: Kostenrechnung: Klassische und neue Methoden in der Unterneh-
menspraxis. Springer Fachmedien Wiesbaden, 2015 https://books.google.at/
books?id=62ExBgAAQBAJ. – ISBN 9783658073121 (Zitiert auf Seite 24.)

[41] Horsch, Jürgen: Kostenrechnung. 2015. http://dx.doi.org/10.1007/
978-3-658-07312-1. http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07312-1. –
ISBN 978–3–658–07311–4 (Zitiert auf Seite 24.)

[42] Inc., Famic T.: Automation Studio. http://www.automationstudio.com/.
Version: 2017 (Zitiert auf Seite 76.)

162

http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2011.01.013
https://www.avl.com/cruise
https://books.google.at/books?id=_5gqDAAAQBAJ
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-35913-2
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-35913-2
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-35913-2
https://books.google.at/books?id=-silBQAAQBAJ
https://books.google.at/books?id=-silBQAAQBAJ
https://books.google.at/books?id=62ExBgAAQBAJ
https://books.google.at/books?id=62ExBgAAQBAJ
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07312-1
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07312-1
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07312-1
http://www.automationstudio.com/


Literaturverzeichnis

[43] Inc., The M.: Matlab - The Language of Technical Computing. https://www.
mathworks.com/products/matlab.html. Version: 2015 (Zitiert auf Seiten 59
und 76.)

[44] Inc., The M.: Simulink - Simulation and Model-Based Design. https://www.
mathworks.com/products/simulink.html. Version: 2015 (Zitiert auf Seite 59.)

[45] INMOCO: Electro-Mechanical vs. Hydraulic & Pneumatic Actuators.
http://www.inmoco.co.uk/electro-mechanical_vs_pneumatic_actuators.
Version: 2017 (Zitiert auf Seite 8.)

[46] Isermann, R.: Mechatronische Systeme - Eine Einführung. 1996 ( 1282). –
301–315 S. http://dx.doi.org/10.1007/978-3-540-32512-3. http://dx.
doi.org/10.1007/978-3-540-32512-3. – ISBN 978–3–540–32336–5 (Zitiert auf
Seiten 17 und 18.)

[47] Ivanović, Vladimir ; Herold, Zvonko ; Deur, Joško ; Hancock, Matthew ;
Assadian, Francis: Experimental Characterization of Wet Clutch Friction Beha-
viors Including Thermal Dynamics. In: SAE International Journal of Engines 2
(2009), Nr. 1, 1211–1220. http://dx.doi.org/10.4271/2009-01-1360. – DOI
10.4271/2009–01–1360. – ISSN 1946–3936, 1946–3944 (Zitiert auf Seite 37.)

[48] Jen, Tien C. ; Nemecek, Daniel J.: Thermal analysis of a wet-
disk clutch subjected to a constant energy engagement. In: Internatio-
nal Journal of Heat and Mass Transfer 51 (2008), Nr. 7-8, S. 1757–1769.
http://dx.doi.org/10.1016/j.ijheatmasstransfer.2007.07.009. – DOI
10.1016/j.ijheatmasstransfer.2007.07.009. – ISBN 00179310 (Zitiert auf Seite 37.)

[49] K. Tieber, W. E.: Einfaches Kupplungstemperaturmodell / Virtual Vehicle
Research Center. Graz, 2017 (August). – Forschungsbericht. – 1–6 S. (Zitiert auf
Seiten 38 und 40.)

[50] Kleinod, E: Modellbasierte Systementwicklung in der Automobilindustrie: das
MOSES-Projekt. Fraunhofer-Ges., Inst. f{ü}r Software- und Systemtechnik, 2006
(ISST-Bericht). https://books.google.at/books?id=hZy1MAAACAAJ (Zitiert
auf Seite 18.)

[51] Köster, Marius ; Fidlin, Alex: Variable displacement vane pump, part II:
nonlinear volume flow control. In: Nonlinear Dynamics (2017), aug. http://
dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3717-5. – DOI 10.1007/s11071–017–3717–5.
– ISSN 1573–269X (Zitiert auf Seite 11.)

[52] Köster, Marius ; Fidlin, Alexander: Nonlinear Volume Flow Control of a Va-
riable Displacement Vane Pump. In: PAMM 15 (2015), Nr. 1, 635–636. http:
//dx.doi.org/10.1002/pamm.201510307. – DOI 10.1002/pamm.201510307. –
ISSN 1617–7061 (Zitiert auf Seite 11.)

[53] Köster, Marius ; Fidlin, Alexander: Variable displacement vane pump, part
I: a minimal nonlinear model. In: Nonlinear Dynamics (2017), aug. http://

163

https://www.mathworks.com/products/matlab.html
https://www.mathworks.com/products/matlab.html
https://www.mathworks.com/products/simulink.html
https://www.mathworks.com/products/simulink.html
http://www.inmoco.co.uk/electro-mechanical_vs_pneumatic_actuators
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-540-32512-3
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-540-32512-3
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-540-32512-3
http://dx.doi.org/10.4271/2009-01-1360
http://dx.doi.org/10.1016/j.ijheatmasstransfer.2007.07.009
https://books.google.at/books?id=hZy1MAAACAAJ
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3717-5
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3717-5
http://dx.doi.org/10.1002/pamm.201510307
http://dx.doi.org/10.1002/pamm.201510307
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y


Literaturverzeichnis

dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y. – DOI 10.1007/s11071–017–3711–y.
– ISSN 1573–269X (Zitiert auf Seite 11.)

[54] Kraftfahrzeuggewerbe, Deutsches: Entwicklung der durchschnitt-
lichen Neuwagenpreise in den Jahren 1995 bis 2016 in Deutschland.
https://de.statista.com/statistik/daten/studie/36408/umfrage/
durchschnittliche-neuwagenpreise-in-deutschland/. Version: 2017
(Zitiert auf Seite 23.)

[55] Kulkarni, Manish ; Shim, Taehyun ; Zhang, Yi: Shift dynamics and control of
dual-clutch transmissions. In: Mechanism and Machine Theory 42 (2007), Nr. 2,
168–182. http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.
2006.03.002. – DOI https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2006.03.002. –
ISSN 0094–114X (Zitiert auf Seite 49.)

[56] Küpper, Klaus: edicated hybrid transmissions (DHT) - a new category of trans-
missions. In: Proc. 2016 CTI Symposium USA, 2016 (Zitiert auf Seite 102.)

[57] Lauth, Hans J. ; Webert, Dirk ; Scholz, Thomas ; Agner, Ivo: Demand
Based Controllable Pumps - Reduced Power Consumption in Power Steering,
Active Chassis and Transmission Systems. In: 7th LuK Symposium 7 (2002), S.
99–112 (Zitiert auf Seite 11.)

[58] Meszler, Authors D. ; German, John ; Mock, Peter ; Bandivadekar, Anup:
Summary of the EU cost curve development methodology. (2012), Nr. november
(Zitiert auf Seiten 24, 26 und 148.)

[59] Neumann, Ralf: Getriebehydraulik eines Doppelkupplungsgetriebes und Steue-
rungsverfahren mit hydraulischen Ventilen für ein Doppelkupplungsgetriebe. 2013
(Zitiert auf Seite 16.)

[60] Nocedal, J ; Wright, S: Numerical Optimization. Springer New York, 2006
(Springer Series in Operations Research and Financial Engineering). https://
books.google.at/books?id=eNlPAAAAMAAJ. – ISBN 9780387303031 (Zitiert auf
Seite 63.)

[61] Onwubolu, G C. ; Davendra, D: Differential Evolution: A Handbook for
Global Permutation-Based Combinatorial Optimization. Springer (Studies in
Computational Intelligence). https://books.google.at/books?id=_. – ISBN
9783540921509 (Zitiert auf Seite 148.)

[62] Papageorgiou, M ; Leibold, M ; Buss, M: Optimierung: Statische, dy-
namische, stochastische Verfahren für die Anwendung. Springer Berlin Hei-
delberg, 2015 https://books.google.at/books?id=FcvjCgAAQBAJ. – ISBN
9783662469361 (Zitiert auf Seiten 63 und 74.)

[63] Peinhaupt, Christian S.: Analyse und Vergleich von Getriebeaktuator- Systemen,
Technical University Graz, Diss., 2016 (Zitiert auf Seiten 3 und 24.)

164

http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y
http://dx.doi.org/10.1007/s11071-017-3711-y
https://de.statista.com/statistik/daten/studie/36408/umfrage/durchschnittliche-neuwagenpreise-in-deutschland/
https://de.statista.com/statistik/daten/studie/36408/umfrage/durchschnittliche-neuwagenpreise-in-deutschland/
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2006.03.002
http://dx.doi.org/https://doi.org/10.1016/j.mechmachtheory.2006.03.002
https://books.google.at/books?id=eNlPAAAAMAAJ
https://books.google.at/books?id=eNlPAAAAMAAJ
https://books.google.at/books?id=_
https://books.google.at/books?id=FcvjCgAAQBAJ


Literaturverzeichnis

[64] Razzaque, MM ; Kato, Takahisa: Effects of groove orientation on hydrodyna-
mic behavior of wet clutch coolant films. In: Journal of tribology 121 (1999),
Nr. January 1999, 56–61. http://dx.doi.org/10.1115/1.2833811. – DOI
10.1115/1.2833811. – ISSN 07424787 (Zitiert auf Seite 37.)

[65] Rumetshofer, J. ; Bachinger, M. ; Stolz, M. ; Horn, M.: A Novel Ap-
proach for Model-Based Control of Smooth and Lossless Gear Shifts. In: IEEE
Transactions on Vehicular Technology 67 (2018), Feb, Nr. 2, S. 1012–1026. http:
//dx.doi.org/10.1109/TVT.2017.2759321. – DOI 10.1109/TVT.2017.2759321.
– ISSN 0018–9545 (Zitiert auf Seite 104.)

[66] Salmasi, F. R.: Control Strategies for Hybrid Electric Vehicles: Evolution, Clas-
sification, Comparison, and Future Trends. In: IEEE Transactions on Vehicular
Technology 56 (2007), S. 2393–2404 (Zitiert auf Seite 86.)

[67] Schäuffele, Jörg ; Zurawka, Thomas: Automotive Software Engineering:
Grundlagen, Prozesse, Methoden und Werkzeuge effizient einsetzen (ATZ/MTZ-
Fachbuch). 2006. – 344 S. – ISBN 978–3–8348–2469–1 (Zitiert auf Seite 80.)

[68] Schoeftner, J. ; Mueller, I.: A reduced order plant model for shift quality
and launch strategy improvements in double clutch transmissions. In: Proceedings
of the International VDI Conference Transmissions in Vehicles. Friedrichshafen
: VDI report 2130, 2011, S. 185–202 (Zitiert auf Seite 49.)

[69] Schoeftner, Jürgen ; Ebner, Wolfgang: Simulation model of an
electrohydraulic-actuated double-clutch transmission vehicle: modelling and
system design. In: Vehicle System Dynamics 55 (2017), Nr. 12, 1865–
1883. http://dx.doi.org/10.1080/00423114.2017.1337207. – DOI
10.1080/00423114.2017.1337207 (Zitiert auf Seiten 49, 51, 52 und 53.)

[70] Seiffert, U ; Rainer, G P.: Virtuelle Produktentstehung für Fahrzeug und An-
trieb im Kfz: Prozesse, Komponenten, Beispiele aus der Praxis. Vieweg+Teubner
Verlag, 2008 (ATZ/MTZ-Fachbuch). https://books.google.at/books?id=
uT5ZKJDU8eYC. – ISBN 9783834894793 (Zitiert auf Seite 19.)

[71] Siemens: LMS Imagine.Lab Amesim. https://www.plm.automation.siemens.
com/de_at/products/lms/imagine-lab/amesim/ (Zitiert auf Seite 76.)

[72] Snima, Khalid A.: Kenngrößen und Belastungsgrenzen von nasslaufenden La-
mellenkupplungen unter Dauerschlupfbeanspruchung, Universität Karlsruhe (TH),
PHD, 2005. – 154 S. (Zitiert auf Seiten 37 und 39.)

[73] In:Stolz, Michael ; Knauder, Bernhard ; Micek, Petr ; Ebner, Wolfgang
; Korsunsky, Evgeny ; Ebner, Peter: Unifying Approach to Hybrid Control
Software. Berlin, Heidelberg : Springer Berlin Heidelberg, 2011. – ISBN 978–3–
642–21381–6, 69–78 (Zitiert auf Seite 86.)

[74] Tagge, Holger: Hydraulikkreislauf. 2014 (Zitiert auf Seite 124.)

165

http://dx.doi.org/10.1115/1.2833811
http://dx.doi.org/10.1109/TVT.2017.2759321
http://dx.doi.org/10.1109/TVT.2017.2759321
http://dx.doi.org/10.1080/00423114.2017.1337207
https://books.google.at/books?id=uT5ZKJDU8eYC
https://books.google.at/books?id=uT5ZKJDU8eYC
https://www.plm.automation.siemens.com/de_at/products/lms/imagine-lab/amesim/
https://www.plm.automation.siemens.com/de_at/products/lms/imagine-lab/amesim/


Literaturverzeichnis

[75] The International Council on Clean Transportation: Re-
ducing CO2 and Fuel Consumption from New Cars: Assessing the
Near-term Technology Potential in the EU. (2013), Nr. January,
1 – 8. http://www.theicct.org/sites/default/files/publications/
BriefingTechnologyPotentialLongENv3.pdf (Zitiert auf Seiten 23 und 25.)

[76] The International Council on Clean Transportation: EU CO2 Emis-
sion Standards for Passenger Cars and Ligth-Commerical Vehicles. (2014), Nr.
January (Zitiert auf Seiten 25 und 26.)

[77] Umweltbundesamt.at: CO2-Grenzwerte bei Pkw. http://www.
umweltbundesamt.at/umweltschutz/verkehr/fahrzeugtechnik/pkw/co2_
pkw_2008/. Version: 2017 (Zitiert auf Seite 1.)

[78] VENU, MANOJ KUMAR K.: Wet Clutch Modelling Techniques - Design Opti-
mization of Clutches in an Automatic Transmission, CHALMERS UNIVERSITY
OF TECHNOLOGY, Diss., 2013. – 56 S. (Zitiert auf Seite 30.)

[79] Walker, PD ; Zhang, N ; Tamba, RT: Control Of Gear Shifts In Dual Clutch
Transmission Powertrains. In: Mechanical Systems and Signal Processing 25
(2011), Nr. 6, S. 1923–1936 (Zitiert auf Seite 49.)

[80] Watter, Holger: Hydraulik und Pneumatik. 2015. http://dx.
doi.org/10.1007/978-3-658-07860-7. http://dx.doi.org/10.1007/
978-3-658-07860-7. – ISBN 978–3–658–07859–1 (Zitiert auf Seite 8.)

[81] Will, Dieter ; Gebhardt, Norbert ; Ströhl, Hubert: Hydraulik. 2007. – ISBN
9783540343226 (Zitiert auf Seite 9.)

[82] Will, Dieter ; Gehardt, Norbert: Hydraulik. 2011. – 520 S. http:
//dx.doi.org/10.1007/978-3-642-17243-4. http://dx.doi.org/10.1007/
978-3-642-17243-4. – ISBN 978–3–642–17242–7 (Zitiert auf Seiten 8 und 9.)

[83] Wirasingha, S. G. ; Emadi, A.: Classification and Review of Control Strategies
for Plug-In Hybrid Electric Vehicles. In: IEEE Transactions on Vehicular Tech-
nologyEEE Transactions on Vehicular Technology 60 (2011), S. 111–122 (Zitiert
auf Seite 86.)

[84] www.prosa.org: Beispiel Lebenszykluskosten dreier Pkw. http://www.prosa.
org/index.php?id=193 (Zitiert auf Seite 3.)

[85] Yolga, Muammer: Novel gear selection algorithm without shift maps. In:
CTI Symposium. Berlin : Car Training Institute - A division of EUROFORUM
Deutschland GmbH, 2017 (Zitiert auf Seite 33.)

[86] Yuan, Yiqing ; Attibele, Pradeep ; Dong, Yu: CFD simulation of the flows
within disengaged wet clutches of an automatic transmission. In: Engineering
2003 (2003), Nr. 724. http://dx.doi.org/10.4271/2003-01-0320. – DOI
10.4271/2003–01–0320 (Zitiert auf Seite 37.)

166

http://www.theicct.org/sites/default/files/publications/Briefing Technology Potential Long EN v3.pdf
http://www.theicct.org/sites/default/files/publications/Briefing Technology Potential Long EN v3.pdf
http://www.umweltbundesamt.at/umweltschutz/verkehr/fahrzeugtechnik/pkw/co2_pkw_2008/
http://www.umweltbundesamt.at/umweltschutz/verkehr/fahrzeugtechnik/pkw/co2_pkw_2008/
http://www.umweltbundesamt.at/umweltschutz/verkehr/fahrzeugtechnik/pkw/co2_pkw_2008/
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07860-7
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07860-7
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07860-7
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-658-07860-7
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-17243-4
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-17243-4
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-17243-4
http://dx.doi.org/10.1007/978-3-642-17243-4
http://www.prosa.org/index.php?id=193
http://www.prosa.org/index.php?id=193
http://dx.doi.org/10.4271/2003-01-0320


Literaturverzeichnis

[87] Zunk, B M. ; Grbenic, S ; Bauer, U: Kostenrechnung: Einführung - Me-
thodik - Anwendungsfälle ; "klassische"Kostenrechnungsmethodik und ausgewähl-
te Anwendungsfälle ; Ausblick auf "moderne"Kostenrechnungskonzepte ; zahl-
reiche Beispiele mit Lösungsvorschlägen. LexisNexis-Verlag ARD Orac, 2013
https://books.google.at/books?id=206XngEACAAJ. – ISBN 9783700754756
(Zitiert auf Seite 23.)

167

https://books.google.at/books?id=206XngEACAAJ

	Kurzfassung
	Abstract
	Vorwort
	Inhaltsverzeichnis
	1 Einleitung
	1.1 Hintergrund
	1.2 Antriebsstrang
	1.3 Die Hydraulik eines automatisierten Getriebes
	1.3.1 Konventionelle Lösungen
	1.3.2 Entwicklungstrends

	1.4 Formulierung der Ziele und Abgrenzung der Arbeit
	1.5 Gliederung

	2 Methodik
	2.1 Überblick
	2.1.1 Aufgaben und Funktionen der Hydraulik in Fahrzeuggetrieben
	2.1.2 Auslegung konventioneller und moderner elektro-hydraulischer Systeme
	2.1.3 Entwicklungsprozess
	2.1.4 Aktuelle Entwicklungsmethodik für die Getriebehydraulik
	2.1.5 Softwareentwicklung als “Add-On”zur Hardwareentwicklung
	2.1.6 Einfluss und Entstehung der Kosten in der Automobilindustrie

	2.2 Anforderungen an das hydraulische System
	2.2.1 Lastfälle
	2.2.2 Aktuatoren - Hochdrucksystem
	2.2.3 Kühlung und Schmierung - Niederdrucksystem
	2.2.4 Kosten und Effizienz
	2.2.5 Sicherheit und Software
	2.2.6 Funktionssoftware
	2.2.7 Betriebsbedingungen und Einbau

	2.3 Modellbildung
	2.3.1 Kupplungstemperaturmodell
	2.3.2 Modellierung der Hydraulik

	2.4 Hydraulik Layout Design
	2.4.1 Überblick über die Methodik
	2.4.2 Definition der Lastfälle und der Eingangsparameter für das Layoutdesign 
	2.4.3 Layout-Optimierung und Auswertung
	2.4.4 Dynamische Beurteilung
	2.4.5 Vor- und Nachteile der Methodik

	2.5 Steuerung und Regelung von elektro-hydraulischen Systemen
	2.5.1 Entwicklung von elektronischen Systemen und der Software
	2.5.2 Softwareverteilung - Generische SW-Architektur für die effiziente Antriebsstrangelektrifizierung
	2.5.3 Steuereinheitarchitektur
	2.5.4 Optimierung der Kühlungs- und Schmierungsstrategie zur Verbesserung der Effizienz und der Systemstabilität 


	3 Ergebnisse
	3.1 Anwendungsbeispiel 1
	3.1.1 Datenvektorerstellung
	3.1.2 Datenaufbereitung und Vorausberechnungen
	3.1.3 Layoutvariation
	3.1.4 Auswertung, Bewertung und Auswahl
	3.1.5 Umsetzung der Kühlölstrategie in Softwarefunktionen und dynamische Beurteilung
	3.1.6 Zusammenfassung

	3.2 Anwendungsbeispiel 2 
	3.2.1 Datenvektorerstellung
	3.2.2 Datenaufbereitung und Vorausberechnungen
	3.2.3 Layoutvariation
	3.2.4 Auswertung, Bewertung und Auswahl
	3.2.5 Dynamische Simulation
	3.2.6 Zusammenfassung


	4 Zusammenfassung und Ausblick
	4.1 Zusammenfassung
	4.2 Fazit
	4.3 Ausblick und weiterführende Arbeiten

	Abkürzungsverzeichnis
	Abbildungsverzeichnis
	Tabellenverzeichnis
	Literaturverzeichnis

