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Vorwort des Herausgebers

Energieeffiziente Antriebssysteme stehen heute im Fokus zahlreicher Forschungs-
arbeiten da sie helfen, den Energieverbrauch eines Systems zu verringern und 
damit gleichzeitig den CO2 – Ausstoß zu reduzieren. Insbesondere bei mobilen 
Arbeitsmaschinen ist der Kraftstoffverbrauch hoch, da ihre Antriebe zur wirt-
schaftlichen Verrichtung von Arbeit eine hohe Leistung benötigen.

Die Karlsruher Schriftenreihe Fahrzeugsystemtechnik will einen Beitrag 
leisten, die Energieeffizienz von Fahrzeugen zu verbessern. Für die Fahrzeug-
gattungen Pkw, Nfz, Mobile Arbeitsmaschinen und Bahnfahrzeuge werden in 
der Schriftenreihe Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahrzeugtechnik auf vier 
Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als komplexes mechatronisches System, die 
Fahrer-Fahrzeug-Interaktion, das Fahrzeug im Verkehr und Infrastruktur sowie 
das Fahrzeug in Gesellschaft und Umwelt.

Im Band 32 wird eine elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung (eBSS) und 
deren praktische Umsetzung in einer Forstmaschine vorgestellt. Scheiterten diese 
Systeme bisher an einer aufwändigen und teuren Regelung sowie an mangelnder 
Funktionalität, so wird in dieser Arbeit eine eBSS vorgestellt, die mit wenigen, 
zumeist serienverfügbaren, Sensoren auskommt und bei der Funktionen, wie 
Zylinderanschläge, eine Unterversorgung, Leistungsregelung oder ziehende Las-
ten sicher beherrscht werden können. Die eBSS ist insbesondere für eine Sicht-
steuerung geeignet, wie sie bei mobilen Arbeitsmaschinen üblich ist.

Im Vergleich zu den heute verwendeten Load-Sensing Systemen konnte bei 
der Forstkrananwendung eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs von 14 % 
gezeigt werden.

Karlsruhe, im Januar 2015 Prof. Dr.-Ing. Marcus Geimer
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Kurzfassung

Martin Scherer
Die Energieeffizienz mobiler Arbeitsmaschinen wird neben dem Fahrantrieb 
maßgeblich vom Wirkungsgrad ihrer Arbeitsantriebe bestimmt. Zur Leistungs-
übertragung werden hauptsächlich Hydrauliksysteme eingesetzt. Die wachsende 
Verfügbarkeit moderner, elektrohydraulischer Komponenten ermöglicht die 
Entwicklung von Bedarfsstromsystemen. Durch die elektronische Signalleitung 
und -verarbeitung sind die Verbraucheranforderungen bekannt und der Pum-
penvolumenstrom kann direkt als deren Summe eingestellt werden.

In vorliegender Arbeit wird unter Anwendung verschiedener wissenschaftli-
cher Methoden eine elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung am Beispiel 
eines Forstkranes entwickelt. Zur Ableitung eines für Forstmaschinen typischen 
Lastzyklus und zur Definition des Status Quo erfolgt zunächst die Vermessung 
des Referenzsystems. Der simulative Vergleich, die Untersuchung des Übertra-
gungsverhaltens am Prüfstand, sowie der Aufbau eines voll funktionsfähigen 
Demonstrators bilden den Entwicklungsprozess ab.

Im Vergleich zu den als Stand der Technik zu betrachtenden Load-Sensing 
Systemen liegt, bei gleicher Last, das Systemdruckniveau elektrohydraulischer 
Bedarfsstromsteuerungen deutlich niedriger. Somit sinkt der prinzipbedingte 
Verlustleistungseintrag ins System etwa auf die Hälfte. Der offene Regelkreis 
reduziert die Schwingungsneigung, wodurch der Bedienkomfort erhöht wird.

Schlüsselwörter: Hydraulik, mobile Arbeitsmaschine, elektrohydraulische 
Bedarfsstromsteuerung, aufgeprägter Volumenstrom, dynamische Simulation, 
Energieeffizienz, Bedienkomfort





Abstract

Martin Scherer
The energy efficiency of mobile machines is dependent on the traction drive as 
well as on the drive line of the working equipment. For power transmission, the 
latter is mainly composed of fluid power systems. Steadily increasing availability 
of electro-hydraulic components facilitates the development of innovative flow-
on-demand hydraulics. In these systems the oil flow of the pump is derived from 
the consumer requests and directly set in an open-loop control.

Research focus of this work lies on the development and investigation of a flow-
on-demand hydraulic system through the example of a forestry crane. By means 
of field measurements a characteristic duty cycle is compiled and the reference 
status is determined. Comparison in a simulation environment, analysis of the 
system behavior on a hydraulic test rig and proof of functional capability with a 
fully operational prototype outline the research process.

Compared to state-of-the-art Load-Sensing hydraulics the system pressure 
margin of electro-hydraulic flow-on-demand systems is significantly lower and 
the principle related power dissipation is reduced by half. The open-loop con-
trol has low oscillation tendency and thus improved machine operability and 
ease of use.

Keywords: hydraulics, mobile machines, flow-on-demand, flow control, flow 
sharing, Load-Sensing, electro-hydraulic, forestry crane, dynamic simulation, 
energy efficiency, operability
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1 Einleitung  1

Die Entwicklung mobiler Arbeitsmaschinen steht nicht still. Sowohl industrielle 
als auch universitäre Forschung präsentieren kontinuierlich neue Ideen und 
Konzepte, die zur Verbesserung unterschiedlichster Bereiche beitragen, bzw. 
beitragen könnten. Aus dem Fachgebiet der Hydrauliksysteme sind dies zumeist 
Inventionen, die zur Steigerung der Energieeffizienz oder des Bedienkomforts 
beitragen. Hierbei variieren Aufwand und Nutzen mitunter stark.

1.1 Motivation  1.1

Ob die Zeit für eine Idee reif ist, hängt oft nicht von der Idee selbst ab, sondern 
vom gerade vorherrschenden Zeitgeist, sowie von globalen oder regionalen 
Trends. Schlussendlich müssen sich alle anwendungsorientierten Erfindungen 
und Forschungsergebnisse daran messen lassen, ob sie als neue Technologien am 
Markt Erfolg haben und so zu Innovationen werden. Jedoch hängt eben dieser 
Erfolg nicht zwingend davon ab, ob sich eine Erfindung am technisch Möglichen 
orientiert. Ebenso wichtig ist die Eingliederung ins Gesamtkonzept der betref-
fenden Maschine.

Somit muss der Entwicklungsprozess einer mobilen Arbeitsmaschine an die 
Kriterien angepasst werden, die später Einfluss auf die Kaufentscheidung nehmen. 
Neben den technischen Leistungsdaten, also der Performance einer Maschine, 
durch die der Käufer einen Mehrwert erzielen kann, spielen hierbei insbeson-
dere gesetzliche Regelungen eine tragende Rolle. Dementsprechend erforderte 
beispielsweise die Abgasgesetzgebung in den letzten Jahren die Entwicklung 
von Maßnahmen zur Reduzierung des Schadstoff- und Partikelausstoßes. Tra-
gen Partikelfilter, externe Abgasrückführung und SCR-Katalysator keineswegs 
zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs bei, so zeichnet sich mittlerweile die 
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 1 Einleitung 

bevorstehende Einführung der aus dem PKW-Bereich bekannten CO2-Grenz-
werte ab. Deren Einhaltung wiederum könnte durch die Steigerung der Energie-
effizienz der Subsysteme erreicht werden. Ob es den Herstellern gelingt, hieraus 
schlüssige Gesamtmaschinenkonzepte abzuleiten, entscheidet letztendlich über 
den Markterfolg neuer Technologien.

Ohne die einzelnen Faktoren zu gewichten, zeigt Abbildung 1.1 die wesentli-
chen Treiber, die den Kaufentscheidungsprozess beeinflussen. Diese lassen sich 
nur zum Teil quantifizieren, andere betreffen die Gefühle und Werte des jeweili-
gen Käufers.

Es zeichnet sich jedoch ab, dass immer weiter steigende Kraftstoffkosten, aber 
auch das gesteigerte Umweltbewusstsein, die Nachfrage nach energieeffiziente-
ren Maschinen ankurbeln werden. Ein möglicher Ansatzpunkt ist die Weiter-
entwicklung der Hydrauliksysteme, die wegen ihrer hohen Leistungsdichte und 
der einfachen Umsetzbarkeit von Linearbewegungen, vornehmlich zur Ausfüh-
rung von Arbeitsaufgaben eingesetzt werden. Die immer breitere Verfügbarkeit 

Design

Bedienkomfort

Produktivität

Funktionalität

Gesetzgebung
Umweltbewusstsein

Kaufpreis

Servicenetz

Wartungskosten

Kraftstoffverbrauch

Qualität

Alleinstellungsmerkmale

Tradition
Emotionen

Abbildung 1.1: Spannungsfeld der Maschinenanschaffung
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 1.2 Generelles Vorgehen 

elektrohydraulischer Komponenten eröffnet neue Möglichkeiten bei der Ent-
wicklung effizienter Hydrauliksysteme mit hohem Bedienkomfort.

Ziel dieser Arbeit ist die Konzipierung und methodische Untersuchung eines 
solchen, neuartigen Hydrauliksystems, das unter Ausnutzung moderner Kom-
ponenten und leistungsstarker Steuerungshardware, die ins System eingetragene 
Verlustleistung gering hält. Neben dem, im Vergleich zu einem Referenzsystem 
reduzierten Primärleistungsbedarf, verringert sich zusätzlich der Kühlleistungs-
bedarf. Die geringere Temperaturbelastung hat positive Auswirkungen auf die 
Standzeit des Druckmediums selbst, sowie auf die der Komponenten, wie Dich-
tungen und Hydraulikschläuche. Das angedachte Steuerungsprinzip arbeitet im 
offenen Regelkreis, wodurch die Schwingungsneigung niedrig ist. Durch die 
Verwendung einer elektrohydraulischen Pumpenansteuerung ist auch das träge 
Kaltstartverhalten herkömmlicher Systeme mit hydraulisch-mechanischen Reg-
lern, bei dem neuen System obsolet.

1.2 Generelles Vorgehen  1.2

In vorliegender Arbeit wird eine innovative elektrohydraulische Bedarfsstrom-
steuerung entwickelt. Ihre Funktionalität wird in mehreren Schritten und Iterati-
onen am Beispiel eines Forstkranes nachvollzogen.

Zu Anfang wird der aktuelle Stand der Technik der Arbeitshydraulik mobiler 
Arbeitsmaschinen aufbereitet (vgl.  Kapitel  2). Es wird gezeigt, warum hydrau-
lisch-mechanische Load-Sensing Systeme mit Verstellpumpe als Referenzsystem 
für Weiterentwicklungen und Neukonstruktionen betrachtet werden können.

Das folgende Kapitel 3 gibt einen breiten Überblick über den Stand der For-
schung an Hydrauliksystemen. Die hier beschriebenen Systeme werden jeweils 
in die Matrix hydraulischer Grundschaltungen nach Backé eingeordnet. Diese 
unterscheidet zwischen Drossel- und Verdrängersteuerungen sowie zwischen 
aufgeprägtem Druck oder Volumenstrom /Bac 1992/. Besonderes Augenmerk 
wird auf die Darstellung der aus der Literatur bekannten Bedarfsstromsysteme 
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gerichtet. Dies dient neben dem tieferen Systemverständnis insbesondere der 
Abgrenzung des bekannten Wissens gegenüber dem eigenen Ansatz. Dieser 
wird in Kapitel 4 entwickelt und stellt die erarbeitete Lösung zur Schließung 
der identifizierten Forschungslücke dar. Das Konzept besteht aus durchdachten 
Ventil- und Pumpenansteuerungsarchitekturen, die um einige Zusatzfunktionen 
erweitert werden. Diese gewährleisten den realen Maschineneinsatz bzw. die 
Umsetzbarkeit in die Praxis. Zunächst jedoch wird das System in der Simulation 
und am Prüfstand eingehend untersucht und optimiert.

Die Bewertung der Energieeffizienz einer mobilen Arbeitsmaschine muss 
immer anhand ihres zugehörigen, charakteristischen Lastzyklus erfolgen. Für 
den betrachteten Forstkran beschreibt Kapitel 5 die Erstellung eines solchen rea-
listischen Zyklus aus Messdaten, die im Feldversuch gewonnen wurden.

In Kapitel 6 wird die Energieeffizienz des Load-Sensing Referenzsystems und 
der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung in der Simulation gegenüber-
gestellt. Hierzu werden die Simulationsmodelle mit dem zuvor erstellten Lastzy-
klus parametriert. In einem iterativen Prozess können anhand der Simulation die 
entwickelten Steuerungen getestet und optimiert werden.

Diese werden anschließend auf eine Maschinensteuerung portiert, die den Sys-
temprüfstand (vgl. Kapitel 7) und später auch den Demonstrator (vgl. Kapitel 8) 
steuert. Am Prüfstand wird die Steuerung weiter optimiert und das Übertragungs-
verhalten des Bedarfsstromsystems umfassend dokumentiert. Der Demonstrator 
verifiziert den Entwicklungsprozess und zeigt die Praxistauglichkeit.

In allen Kapiteln wird immer wieder über die reine Forstkran-Anwendung 
hinaus geblickt. Der geneigte Leser erhält zusätzliche Informationen, beispiels-
weise zur Kombination der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung mit 
dem Prinzip der getrennten Steuerkanten, oder zum denkbaren Austausch der 
Verstellpumpe gegen eine drehzahlgeregelte Konstantpumpe.

Die Arbeit schließt mit einer Zusammenfassung der Untersuchungsergebnisse 
und einem Ausblick zu weiteren potentiellen Entwicklungsansätzen ab.
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Unter dem Oberbegriff „Mobile Arbeitsmaschine“ sind Landmaschinen, Bauma-
schinen, Kommunalfahrzeuge, Flurförderzeuge sowie Forstmaschinen zusam-
mengefasst /GePo 2014/. Charakteristisch für alle diese Maschinen ist neben 
ihrer Mobilität, sprich dem Vorhandensein eines Fahrantriebes, dass ihr primä-
rer Zweck in der Ausführung von Arbeitsaufgaben liegt /Lan 2011/. Ihre weite 
Verbreitung begann Mitte des vorigen Jahrhunderts und geht einher mit der zur 
Verrichtung der Arbeitsaufgaben vornehmlich eingesetzten Hydraulik. Ausge-
hend von ersten Hydraulikbaggern (z.B. Atlas AB1500 oder Liebherr L300) hat 
die Hydraulik die Entwicklung immer leistungsfähigerer, aber auch immer effi-
zienterer Maschinen begleitet und voran getrieben. Dank ihrer großen Robust-
heit und hohen Leistungsdichte finden sich bis heute für viele Bereiche keine 
adäquaten alternativen Antriebssysteme. Die Hydraulik selbst jedoch hat sich seit 
ihrer Einführung stetig weiter entwickelt, um die an sie gestellten Anforderungen 
bezüglich Produktivität, Kosten, Energieeffizienz, Bedienkomfort, Flexibilität 
und Inbetriebnahmeaufwand /Fin 2010/ zu erfüllen.

Allen aus dieser Entwicklung hervorgegangenen Hydrauliksystemen gemein 
ist die Untergliederung ihrer jeweiligen Komponenten in den generatorischen, 
den konduktiven und den motorischen Teil nach /Bac 1992/. Analog zur Betrach-
tung eines rein mechanischen Getriebes, dient ein Hydrauliksystem zur Wand-
lung und Aufteilung eines Eingangsdrehmoments und einer Eingangsdrehzahl. 
Hierbei wird im generatorischen Teil die mechanische Eingangsleistung von 
einer Hydraulikpumpe in hydraulische Leistung, in Form eines Volumenstroms 
und eines Druckes, gewandelt. Der folgende konduktive Teil dient der Leistungs-
übertragung und -steuerung. Er umfasst neben den entsprechenden Leitungen 
und Steuerelementen auch Peripheriekomponenten wie Filter, Wärmetauscher 
und hydraulische Speicher. Im motorischen Teil erfolgt die Umwandlung zurück 
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in mechanische Leistung. Dementsprechend werden rotatorische Verbraucher  
von Hydraulikmotoren angetrieben, Linearbewegungen werden von Hydraulik-
zylindern ausgeführt. Zur Verdeutlichung ist in Abbildung 2.1 exemplarisch ein 
einfaches hydrostatisches Getriebe dargestellt. Eine detaillierte Vorstellung und 
Einteilung der unterschiedlichen, zum Aufbau eines Hydrauliksystems erforder-
lichen Komponenten ist in den gängigen Standardwerken, beispielsweise 
/MaRe 2011/ und /Mur 2012a/ nachzulesen.

Die Energieeffizienz eines Hydrauliksystems steht im direkten Zusammenhang 
mit den Verlusten, die bei der Leistungswandlung und -übertragung auftreten 
und die in Form von Wärme ins System eingetragen werden. Diese Verluste 
lassen sich untergliedern in solche, die vom Wirkungsgrad der verwendeten 
Komponenten abhängen und solche, die prinzipbedingt durch die Wahl der 
hydraulischen Grundschaltung auftreten. Da sich die vorliegende Arbeit auf Sys-
temebene der Energieeffizienz widmet, wird auf die Betrachtung von Komponen-
tenwirkungsgraden, mit dem Hinweis auf /Fin 2006/ und /Bea 1999/, verzichtet.

Die Betrachtung des Systemwirkungsgrades von Hydrauliksystemen hingegen 
erlaubt deren Klassifizierung nach ihrem jeweiligen Energiebedarf. Grundlegend 
lässt sich hierbei die große Anzahl der Steuerungsvarianten zunächst nach 
/Bac 1992/ in Verdrängersteuerungen und Widerstandssteuerungen, auch Dros-
selsteuerungen genannte Systeme, unterteilen. Diese wiederum lassen sich 

motorischer Teilkonduktiver Teil

Leitungen und Peripherie Energiewandler:
Zylinder / Motor

SteuerelementeEnergiewandler:
Hydraulikpumpe

generatorischer Teil

Abbildung 2.1: Aufbau eines hydrostatischen Getriebes nach /Bac 1992/
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nochmals in Systeme mit aufgeprägtem Volumenstrom sowie mit aufgeprägtem 
Druck untergliedern (siehe Abbildung 2.2).

Im Laufe der Zeit wurden aus diesen Grundschaltungen unterschiedlichste 
Hydrauliksysteme entwickelt, deren Eigenschaften sowie spezifische Vor- und 
Nachteile im Folgenden diskutiert werden. Geeignete Vergleichskriterien stellen 
hierbei die dynamische Stabilität, das Ansprechverhalten, die Komplexität und 
die prinzipbedingte Energieeffizienz dar. Anhand der jeweiligen Hydraulik-
schaltpläne und Leistungsschaubilder werden die vorgestellten Systeme erläutert 
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Abbildung 2.2: Systematik der Hydrauliksysteme nach /Bac 1992/
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und bewertet. Da in mobilen Arbeitsmaschinen üblicherweise Mehrverbrau-
chersysteme vorherrschen, bei denen zahlreiche Verbraucher von einer Hydrau-
likpumpe versorgt werden, erfolgt die Darstellung jeweils für ein System mit zwei 
Verbrauchern im Parallelbetrieb. Die Betrachtung des entsprechenden Leistungs-
schaubildes erlaubt eine Abschätzung der theoretischen Energieeffizienz. Die 
Bewertung des Hydrauliksystems einer konkreten Arbeitsmaschine muss jedoch 
anhand ihres charakteristischen Lastzyklus erfolgen (vgl. Kapitel 5).

Zunächst werden Hydrauliksysteme dargestellt, die als aktueller Stand der 
Technik betrachtet werden können und die in Serienmaschinen auf dem Markt 
erhältlich sind. Im Zuge dessen erfolgt eine Betrachtung hinsichtlich ihrer Ver-
breitung und aktuellen Marktrelevanz. Obwohl die Grenzen zum Stand der For-
schung naturgemäß fließend sind, werden Systeme, die eher einen akademischen 
Reifegrad besitzen, im darauf folgenden Kapitel behandelt (vgl. Kapitel 3).

2.1 Konstantstromsystem  2.1

Konstantstromsysteme gehören von ihrem prinzipiellen Aufbau her zu den 
einfachsten Hydrauliksystemen, die mit kostengünstigen und robusten Kompo-
nenten realisiert werden können. Eine Pumpe mit unveränderlichem Schluckvo-
lumen VG fördert einen rein drehzahlabhängigen Volumenstrom in das System, 
der Pumpendruck stellt sich lastabhängig ein. Im Leerlauf wird der Volumen-
strom über den sogenannten Neutralumlauf in den Tank gefördert. Aus diesem 
Grund werden die Systeme auch als Open-Center (OC) Systeme bezeichnet. Wird 
ein Verbraucher betätigt, wird an dessen Proportionalventil der Systemdruck auf 
den aktuellen Lastdruck abgedrosselt und der benötigte Verbrauchervolumen-
strom eingestellt. Da der überschüssige Volumenstrom an der Umlaufsteuerkante 
abgedrosselt werden muss, liegt der Pumpendruck deutlich über dem höchsten 
Lastdruck und es kommt zu hohen Systemverlusten. Die Systemleistung berech-
net sich nach /Mur 2012b/ zu:

P Q p p f pL= ⋅ =
max

( )
0 0

mit (2.1)  
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Somit sind Konstantstromsysteme sowohl im Teillastbereich, als auch insbeson-
dere bei niedrigen Verbrauchervolumenströmen sehr ineffizient. Abbildung 2.3 
zeigt ein entsprechendes System in Parallelschaltung, zusätzlich ist die zugehö-
rige Leistungsbilanz gezeigt.

Da die Proportionalventile nicht lastkompensiert sind, kommt es bei gleichzei-
tigem Betrieb beider Verbraucher zu einer Priorisierung des momentan lastnie-
deren. Alternativ bietet sich auch die Möglichkeit, auf die Parallelschaltung der 
P-Anschlüsse zu verzichten und lediglich die Bypass-Leitungen L-L‘ in Reihe zu 
schalten, dies wird als Tandemschaltung bezeichnet /WeNe 2011/. Hierdurch 
erfolgt die Priorisierung stromaufwärts, bei vollständiger Auslenkung eines 
Ventils ist dann jedoch kein Parallelbetrieb der stromabwärts angeordneten 
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Abbildung 2.3: Schaltplan |a und Leistungsbilanz |b eines 
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Verbraucher möglich. Ebenfalls möglich ist eine Reihenschaltung der Verbrau-
cher selbst, hierbei wird der jeweilige Abfluss zum Betrieb weiterer Verbraucher 
verwendet. Der Druckabfall über die einzelnen Verbraucher summiert sich zum 
Pumpendruck.

Neben der gegenseitigen Beeinflussung der Verbraucher, wirkt sich die Lastab-
hängigkeit negativ auf die Feinsteuerbarkeit der einzelnen Verbraucher aus. Dies 
steht insbesondere bei Anwendungen mit hohen Anforderungen an die Positio-
nierbarkeit, wie beispielsweise Ladekränen, dem Bedienkomfort entgegen. Unter 
dynamischen Gesichtspunkten betrachtet, führt diese Lastabhängigkeit jedoch 
zu einer hohen Dämpfung der Systems und somit geringer Schwingungsneigung 
/Axi 2013/. Durch den ständig umlaufenden Neutralvolumenstrom besitzen 
Konstantstromsysteme ein hervorragendes Ansprechverhalten /Fin 2010/.

Da mobile Arbeitsmaschinen von unsteten Belastungsprofilen mit großen 
Teilleistungsanteilen geprägt sind und das Bewusstsein für die Energieeffizienz 
stetig zunimmt, schwindet der Marktanteil von Konstantstromsystemen. Nichts-
destotrotz finden sie in Maschinen kleinerer Leistungsklassen und in Low-Tech 
Produkten weiterhin Verwendung.

2.2 Konstantdrucksystem  2.2

Konstantdrucksysteme werden von einer Verstellpumpe mit Öl versorgt. Ein 
hydraulisch-mechanischer Regler in Form einer Druckwaage vergleicht den 
aktuellen Pumpendruck mit einem über eine Feder eingestellten Solldruck. Steigt 
die Volumenstromanforderung des Systems, sinkt der Pumpendruck ab und die 
Druckwaage ist nicht mehr im Gleichgewicht. Sie gibt hierdurch einen Volumen-
strom zum Verstellkolben der Pumpe frei und diese schwenkt aus. Der Volumen-
strom wird größer und somit steigt auch der Systemdruck, bis sich die Druckwaage 
wieder im Gleichgewicht befindet. Im Leerlauf sind die Proportionalventile 
geschlossen (Closed-Center, CC) und die Verstellpumpe schwenkt zurück auf 
einen kleinen Schwenkwinkel, bei dem zur Aufrechterhaltung des Systemdrucks 
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lediglich die volumetrischen Pumpenverluste ausgeglichen werden. Der Aufbau 
eines Konstantdrucksystems ist in Abbildung 2.4 gezeigt.

Der Volumenstrom wird ständig an den aktuellen Bedarf angepasst, allerdings 
arbeitet das System immer bei maximalem Systemdruck. Aus der Leistungsbilanz 
ist zu erkennen, dass dies insbesondere in Arbeitspunkten sehr ineffizient ist, in 
denen ein großer Volumenstrom bei niedrigen und mittleren Lastdrücken ange-
fordert wird. Zudem treten im Standby-Betrieb hohe Verluste auf, da der Maxi-
maldruck stets aufrecht erhalten wird. Der jeweilige Verbrauchervolumenstrom 
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Abbildung 2.4: Schaltplan |a und Leistungsbilanz |b eines 
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eines Konstantdrucksystems ist lastabhängig, da er von der Schieberposition und 
der Druckdifferenz zwischen Last- und Systemdruck abhängt. Hierbei führt eine 
hohe Druckdifferenz über dem Wegeventil, sprich ein niedriger Lastdruck, bei 
gleicher Schieberposition zu einem höheren Volumenstrom, als bei hohem Last-
druck und somit kleiner Druckdifferenz. Einerseits fehlt dem Bediener somit die 
absolute Proportionalität zwischen Joystickvorgabe und Verbrauchergeschwin-
digkeit, andererseits hat er die Möglichkeit, die Höhe der Belastungen gewisser-
maßen zu spüren. Dies ist insbesondere bei Baggerführern beliebt, da sie somit 
Veränderungen des Grabwiderstands, beispielsweise durch Leitungen im Boden, 
rechtzeitig wahrnehmen können. Nach /AxKr 2013/ führt das beschriebene 
Systemverhalten ebenso zu einer guten Dämpfung mit einhergehender aktiver 
Schwingungsunterdrückung. Bei Lastdruckspitzen, also kleiner Druckdifferenz, 
sinkt der Volumenstrom, umgekehrt steigt er in Lastdrucktälern. Diese Antipro-
portionalität hat eine ausgleichende Wirkung auf das Schwingungsverhalten.

Im Gegensatz zu Konstantstromsystemen (vgl. Kapitel 2.1) beeinflussen sich 
die Verbraucher in Konstantdrucksystemen nicht gegenseitig, da der Pumpen-
druck systembedingt nicht vom höchsten Lastdruck abhängt. Allerdings ist die 
Dynamik schlechter, da die Volumenstromanpassung vom hydraulisch-mecha-
nischen Pumpenregler abhängt. Dieser reagiert in der Regel deutlich träger, als 
die Umleitung eines konstanten Volumenstroms und dem damit verbundenen 
schnellen Druckaufbau.

Der Dauerbetrieb bei maximalem Systemdruck führt neben der schlech-
ten Energieeffizienz im Teillastbereich auch zu einem fortwährend hohen 
Geräuschniveau und einer hohen Belastung der Komponenten /Fin 2010/. Auch 
deshalb finden Konstantdrucksysteme in heutigen mobilen Arbeitsmaschinen 
nur äußerst selten Anwendung, sie bilden jedoch die Grundlage für Forschungs-
arbeiten, die auf dem Funktionsprinzip aufbauen (vgl. Kapitel 3.2).
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2.3 Negative / Positive Flow Control Systeme  2.3

In Negative Flow Control (NFC) Systemen werden Ventile in Open-Center Bau-
weise mit kontinuierlichem Neutralvolumenstrom eingesetzt. Im Rücklaufkanal 
zum Tank befindet sich ein Widerstand, der so dimensioniert ist, dass bei einem 
Volumenstrom QNFC zwischen 10 und 40 l/min, der Druckabfall ΔpNFC zwischen 
20 und 30 bar beträgt /Fin 2010/. Der entsprechende Regeldruck pNFC wird vor 
dem Widerstand abgegriffen; zur Regelung der Verstellpumpe vergleicht eine 
Druckwaage diesen mit dem eingestellten Sollwert (siehe Abbildung 2.5). 
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Werden ein oder mehrere Proportionalventile betätigt, sinkt der Neutralvolu-
menstrom und somit auch der Regeldruck. Dies führt zum Ausschwenken der 
Pumpe und zum erneuten Anstieg des Neutralvolumenstroms, bis das Druck-
gleichgewicht an der Druckwaage wieder hergestellt ist.

NFC-Systeme sind insbesondere in Baumaschinen asiatischer Hersteller sehr 
verbreitet. Sie sind durch ihren relativ kostengünstigen und robusten Aufbau, 
gute dynamische Eigenschaften und eine akzeptable Energieeffizienz geprägt. 
Zwar werden sowohl Systemdruck, als auch -volumenstrom an den aktuellen 
Verbraucherbedarf angepasst, die Verluste sind jedoch höher als bei den in Kapi-
tel 2.4.2 vorgestellten Closed-Center Load-Sensing Systemen, die eine vergleich-
bare Komplexität aufweisen.

Da mit dem Bypass-Volumenstrom ein hydraulisches Signal als Regelgröße 
verwendet wird, das messtechnisch nur sehr aufwändig zu erfassen ist, besitzen 
NFC-Systeme hinsichtlich elektrohydraulischen Weiterentwicklungsmöglichkei-
ten lediglich eingeschränktes Potential. Nichtsdestotrotz belegen aktuelle Veröf-
fentlichungen (z.B. /Lia et al. 2012/) und Patentanmeldungen (z.B. /Vol 2011/ 
und /Hyu 2011/) weiterhin bestehendes Interesse an Negative Flow Control 
Systemen.

Zur weiteren Reduzierung des umlaufenden Bypass-Volumenstroms bei 
gleichzeitiger Beibehaltung des Open-Center Funktionsprinzips, wurde das Posi-
tive Flow Control System entwickelt /Cat 1999/. Statt eines geschlossenen Regel-
kreises zur Einstellung des Pumpenvolumenstroms, wird auf eine Rückführung 
des Neutralvolumenstroms verzichtet, stattdessen werden die Pumpe und die 
Ventile über ein gemeinsames hydraulisches Steuersignal betätigt. Der Inbetrieb-
nahmeaufwand eines PFC-Systems ist hoch, da die Kennlinie zur Pumpenan-
steuerung exakt auf die Steuerkantengeometrien abgestimmt werden muss, dann 
jedoch ist eine bedarfsgerechte Versorgung der Verbraucher möglich. Obwohl 
die Schaltung vollständig ohne elektronische Komponenten auskommt, sind 
PFC-Systeme in Bezug auf ihre Steuerungsphilosophie dennoch mit den deutlich 
komplexeren elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerungen (vgl. Kapitel 3.5) 
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vergleichbar. Beiden Systemen gemein ist die Grundidee, eine druckabhängige 
Pumpenregelung durch eine vom Volumenstrombedarf abhängige Steuerung zu 
ersetzen, indem die Verbrauchervorgaben in geeigneter Weise zum Pumpenvo-
lumenstrom aufsummiert werden.

In /Kim et al. 2009/ wird eine elektrohydraulische Version eines PFC-Systems 
zur Steuerung eines fernhantierten Baggers vorgestellt. Da allerdings in Open-
Center Hydrauliksystemen die Verbrauchergeschwindigkeiten im Allgemeinen 
lastabhängig sind, musste das System zur exakten, automatisierten Steuerung der 
Baggerfunktionen mit zahlreichen Sensoren ausgestattet werden. Mittels Wege-
sensoren an den Verbrauchern und Drucksensoren zur Bestimmung der Druck-
abfälle über den Wegeventilen gelingt es, die prinzipbedingte Lastabhängigkeit 
auszuregeln.

2.4 hydraulisch-mechanische Load-Sensing Systeme  2.4

Die Entwicklung von Load-Sensing (LS) Schaltungen geht auf Überlegungen in 
den USA zurück /Wea 1969, /Par 1975/. Mittlerweile haben sie sich im euro-
päischen und amerikanischen Raum als Stand der Technik in mobilen Arbeits-
maschinen etabliert. LS-Systeme sind in der Lage, über Wechselventilketten den 
momentan höchsten Lastdruck zu „fühlen“ und verwenden diesen als Regel-
größe zur Anpassung des Systemvolumenstroms. Prinzipiell lassen sich zwei 
unterschiedliche Bauweisen unterscheiden. Entweder wird mittels einer Ein-
gangsdruckwaage (EDW) oder mittels eines hydraulisch-mechanischen Pum-
penreglers eine konstante Regeldruckdifferenz ΔpLS von 20 bis 30 bar eingehalten.

2.4.1 Load-Sensing mit Konstantpumpe  

In sogenannten Open-Center LS-Systemen wird der Volumenstrom von einer 
Konstantpumpe zur Verfügung gestellt. Über eine Eingangsdruckwaage im Ven-
tilblock wird der Systemdruck eingestellt und überschüssiger Volumenstrom 
zum Tank entspannt. Im Standby-Modus ist die Wechselventilkette zum Tank 
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hin entlastet und der gesamte Volumenstrom fließt über die EDW zum Tank. Der 
Systemdruck p0 entspricht der durch die Federvorspannung an der EDW einge-
stellten Druckdifferenz ΔpLS. Sobald ein Verbraucher in Eingriff kommt, steigt 
der Pumpendruck p0 auf den entsprechenden Lastdruck pL zuzüglich der Regel-
druckdiffernz ΔpLS. Der Hydraulikschaltplan und die Leistungsbilanz eines LS-
Systems mit Konstantpumpe sind in Abbildung 2.6 dargestellt. Die Bezeichnung 
„Open-Center“ ist bei diesen Systemen eigentlich irreführend, aufgrund der 
Analogie zu herkömmlichen Konstantstromsystemen (vgl. Kapitel 2.1) findet sie 
jedoch in der Literatur verbreitet Verwendung.
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Die Energieeffizienz von Load-Sensing Systemen mit Konstantpumpe ist 
unwesentlich besser, als die von Konstantstromsystemen, insbesondere in 
Arbeitssituationen mit großen Lasten und gleichzeitig niedrigen Volumenstrom-
anforderungen, bleiben die Nachteile eines konstanten Pumpenvolumenstroms 
bestehen und in der Leistungsbilanz sind hohe Verlustleistungsanteile  PV zu 
erkennen. Finden sich entsprechende Systeme noch in mobilen Arbeitsma-
schinen niederer Leistungsklassen, so haben Open-Center LS-Systeme ihre 
Marktanteile in mittleren und hohen Leistungsklassen de facto zu Gunsten von 
Closed-Center LS-Systemen mit Verstellpumpen verloren.

2.4.2 Load-Sensing mit Verstellpumpe  

In modernen Load-Sensing Systemen wird der Systemvolumenstrom mittels 
einer Verstellpumpe an den aktuellen Verbraucherbedarf angepasst. Analog zu 
den OC-LS-Systemen, wird bei diesen, auch Closed-Center (CC) LS genannten 
Systemen, der momentan höchste Lastdruck über eine Wechselventilkette ermit-
telt. Der Förderstromregler vergleicht diesen, zuzüglich einer der LS-Druck-
differenz ΔpLS entsprechenden Federkraft, mit dem erzeugten Pumpendruck. 
Steigt der Volumenstrombedarf der Verbraucher, bricht zunächst der Pumpen-
druck ein. Der Förderstromregler entlastet den Steuerkolben der Verstellpumpe 
zum Tank hin und über eine Rückstellfeder wird der Schwenkwinkel erhöht. 
Hierdurch steigt der Pumpendruck wieder, bis sich ein neuer Gleichgewichts-
zustand eingestellt hat. Im umgekehrten Falle, wenn der Volumenstrombedarf 
sinkt, steigt somit der Pumpendruck. Der Förderstromregler fördert Öl zum 
Steuerkolben der Verstellpumpe und schwenkt diese zurück, bis sich die LS-
Regeldruckdifferenz erneut eingestellt hat. Zusätzlich werden Verstellpumpen 
mit einem Maximaldruckregler pmax ausgerüstet, der das System bei Fehlfunk-
tionen oder Fehlbedienungen vor unzulässig hohen Drücken schützt, indem er 
die Pumpe zurückschwenkt. Der prinzipielle Schaltplan einer entsprechenden 
Pumpe mit Druck-Förderstromregler ist in aufgelöster Form als Reihenschaltung 
von zwei 3/2-Wegeventilen und einem Stellzylinder in Abbildung 2.7 dargestellt. 



18

 2 Stand der Technik 

Konstruktiv befinden sich diese Komponenten bei einer realen Pumpe in einem 
gemeinsamen Gehäuse, dessen Aufbau für eine Verstellpumpe in Schrägschei-
benbauweise in /Dju 2007/ anschaulich gezeigt wird.

Die einzelnen Wegeventile werden in Load-Sensing Systemen mit Individual-
Druckwaagen (IDW) ausgerüstet. Somit können die Verbrauchervolumenströme 
lastunabhängig gesteuert werden und die Verbrauchergeschwindigkeiten hängen 
rein von der Schieberposition der Proportional-Wegeventile ab. Weiterhin ist die 
Volumenstromverteilung zwischen den einzelnen Verbrauchern im Regelfall, 
solange die Pumpe die Volumenstromanforderung erfüllen kann, lastunabhängig.

In Abbildung 2.7 sind die Druckwaagen bezüglich den Wegeventilen strom-
aufwärts angeordnet, sie sind diesen vorgeschaltet. Diese Anordnung wird auch 
als Stromreglerschaltung bezeichnet. Die Individual-Druckwaage vergleicht den 
Druck vor dem betreffenden Wegeventil mit dem aktuellen Lastdruck des zuge-
hörigen Verbrauchers und hält den Druckabfall über dem Wegeventil konstant, 
typischer Weise auf einem Wert, der einige bar unter der LS-Regeldruckdifferenz 
liegt. Der Volumenstrom über das Wegeventil ist somit lastunabhängig und wird 
nur von der Schieberposition bestimmt, die einer Geschwindigkeitsanforderung 
durch den Maschinenbediener entspricht. Mit Δp = const berechnet sich der 
Volumenstrom über das Wegeventil, dessen Steuerkante eine Messblende mit 
dem variablen Öffnungsquerschnitt A0 repräsentiert, nach der Blendengleichung 
/Gei 2012/, Formel (2.2):

Q A p
D= ⋅ ⋅

⋅
α

ρ0

2 ∆
(2.2)  

Zusätzlich wird an den Druckwaagen der lastniederen Verbraucher der Pumpen-
druck auf die entsprechenden Lastdrücke, zuzüglich dem konstanten Druckabfall 
über den Wegestufen, abgedrosselt.
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Da in Hydrauliksystemen üblicherweise nicht alle Verbraucher gleichzeitig mit 
maximaler Geschwindigkeit bewegt werden müssen, wird die Pumpengröße in 
der Regel deutlich unter diesem theoretischen Maximalwert ausgelegt. Somit 
arbeitet die Pumpe im normalen Betriebszustand bei großen Schwenkwin-
keln und in guten Wirkungsgradbereichen. Es kann jedoch vorkommen, dass 
von den Verbrauchern mehr Volumenstrom angefordert wird, als die Pumpe 
liefern kann. Dies wird als Pumpen-Saturierung bezeichnet und führt zu einer 
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P T

Q2,p2

Q1,p1
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QT,pT

pmax

∆pLS
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Abbildung 2.7: Schaltplan eines CC-LS Systems mit vorgeschalteten IDW
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Unterversorgung der Verbraucher, deren Auswirkung auf die Volumenstrom-
verteilung von der Platzierung der Individual-Druckwaagen abhängt. Bei LS-
Systemen mit vorgeschalteten Druckwaagen bricht die Druckdifferenz über 
den Messblenden zusammen und die Druckwaagen können nicht mehr regeln. 
Somit geht die Lastunabhängigkeit der Volumenstromverteilung verloren und 
das Öl fließt den Weg des geringsten Widerstandes, d.h. zu den Verbrauchern 
mit niedrigem Lastdruck. Der lastführende Verbraucher wird langsamer und 
kann unter Umständen sogar stehenbleiben. Im Gegensatz dazu werden bei 
LS-Systemen mit nachgeschalteten Druckwaagen alle aktiven Verbraucher im 
Verhältnis ihrer Schieberöffnungen langsamer. Diese stromteilende Eigenschaft 
wird als „soziale Mengenverteilung“ bezeichnet /Gei 2012/. Systeme mit stromab-
wärts positionierten Druckwaagen kommen vornehmlich in Anwendungen zum 
Einsatz, bei denen durch Überlagerung mehrerer Verbraucher die Arbeitsbewe-
gung eine komplexe Raumkurve beschreibt, beispielsweise Hydraulikbagger. Am 
Markt haben sich zwei verschiedene Bauformen etabliert. Das LUDV-System 
(Lastdruckunabhängige Durchflussverteilung) von Bosch Rexroth besitzt je 
Ventilsektion nur eine Druckwaage /Bos 2012/. Zunächst wird die Messblende 
des Hauptkolbens durchströmt, gefolgt von der Druckwaage und dann, nahezu 
ungedrosselt, die Wegeschaltung (siehe Abbildung 2.8). Obwohl die Abkürzung 
LUDV ein Markenname der Firma Bosch Rexroth ist, findet die Bezeichnung 
in der Literatur immer öfter Verwendung, um LS-Systeme mit nachgeschalteten 
Druckwaagen allgemein zu beschreiben.

Die alternative Bauform besitzt je Ventilsektion zwei Druckwaagen, jeweils 
eine für jeden Arbeitsanschluss A und B. Angeboten werden Systeme dieser Bau-
form zum Beispiel von Linde Hydraulics unter der Bezeichnung LSC (Linde 
Synchron Control) /Lin 2013/ und von Bucher Hydraulics als LVS /Buc 2009/. 
Allen LS-Systemen mit nachgeschalteten Druckwaagen gemein ist ihre Funktion, 
die einer Stromteilerschaltung entspricht. Der höchste Lastdruck wird an alle 
Druckwaagen gemeldet, diese regeln somit den gleichen Zwischendruck hinter 
jeder Messblende und den gleichen, jedoch vom Gesamtvolumenstrom 
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abhängigen, Druckabfall über jeder Messblende ein. Wird das System unterver-
sorgt, nimmt die Druckdifferenz an jeder Messblende gleichmäßig ab und die 
Verbraucher werden alle im gleichen Maße langsamer.

Die Energieeffizienz aller LS-Systeme mit Verstellpumpe ist durch die kontinu-
ierliche Anpassung des Systemdrucks an den momentan höchsten Lastdruck und 
des Volumenstroms an den aktuellen Verbraucherbedarf relativ gut. Die entspre-
chende Leistungsbilanz ist in Abbildung 2.9 gezeigt.

Q1,p1

Q2,p2

QP,p0

QT,pT

pmax

∆pLS

A B

P T

P‘

A B

P T

P‘
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Abbildung 2.8: Schaltplan eines CC-LS Systems mit nachgeschalteten IDW
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Die LS-Regeldruckdifferenz ΔpLS muss 
ausreichend groß gewählt werden, um 
trotz aller Leitungsverluste, sowie Verlus-
ten an Druckwaagen und Messblenden, in 
jedem Betriebszustand eine angemessene 
Regelgüte zu gewährleisten. Da diese 
Verluste neben den Schlauchlängen und 
-durchmessern sowie der Komponen-
tenauswahl, stark von variablen Größen 
wie der Öltemperatur abhängen, wird 
die Druckdifferenz oftmals höher ausge-

legt als im Normalbetrieb eigentlich erforderlich wäre /Axi 2013/. Sie erzeugt 
somit gerade in Lastsituationen mit niedrigem Systemdruck, durchaus relevante 
Verlustleistungsanteile.

Durch die prinzipbedingte Lastunabhängigkeit besitzen LS-Systeme eine 
sehr schlechte Dämpfung und neigen zu Schwingungen /Kru 1988/. Die hyd-
raulisch-mechanischen Regler im System, Förderstromregler und Individual-
Druckwaagen, können im ungünstigsten Fall gegeneinander arbeiten und die 
Schwingungsneigung noch verstärken. Auch die mitunter recht lange, hydrau-
lische Lastmeldeleitung hat eine gewisse Verzögerungszeit durch den Druckauf-
bau und somit einen negativen Einfluss auf die Systemdynamik. Load-Sensing 
Systeme erfordern einen hohen Inbetriebnahme- und Abstimmungsaufwand 
/Ham 1991/. Gezielt platzierte Dämpfungsblenden führen kontinuierlich einen 
sehr kleinen Volumenstrom zum Tank ab. Dies wird als ‚bleeding‘ bezeichnet.

Ebenfalls bedingt durch die hydraulisch-mechanischen Regler, ist LS-Systemen 
ein sehr träges Kaltstartverhalten eigen, da das Regelverhalten von der tempera-
turabhängigen Viskosität des Öls beeinflusst wird.
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Abbildung 2.9: Leistungsbilanz 
eines CC Load-Sensing Systems
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2.5 Hydrauliksysteme in Holzladekranen  2.5

Der Kern der vorliegenden Arbeit ist die Applikation einer elektrohydraulischen 
Bedarfsstromsteuerung (vgl. Kapitel 3.5) auf einen Forstkran. Aus diesem Grund 
soll zunächst der Stand der Technik dieser Gattung mobiler Arbeitsmaschinen 
dargestellt werden.

Allgemein repräsentieren Ladekrane eine der anspruchsvollsten mobilhydrau-
lischen Anwendungen. Der motorische Teil des Hydrauliksystems besteht aus 5 
bis 6 Hauptverbrauchern, durch deren parallelen Betrieb der Maschinenbediener 
eine komplexe Raumkurve nachfahren kann. Zusätzlich können hydraulische 
Nebenverbraucher, wie z.B. Abstützpratzen, zum System gehören, die jedoch 
während des eigentlichen Lastzyklus inaktiv sind (vgl. Kapitel 5). Abbildung 2.10 
zeigt eine vereinfachte Darstellung der 6 Hauptverbraucher eines Holzladekranes.

Das Schwenkwerk (1) ist üblicherweise mit vier Schwenkzylindern ausgerüstet, 
die kreuzweise parallel verschaltet sind. Die gegenüberliegenden Zylinder sind 
jeweils über eine Zahnstange gekoppelt, die mit dem Ritzel kämmt, das auf der 
Vertikalachse des Kranes sitzt. Diese Anordnung ermöglicht das Laden in einem 
Schwenkbereich von bis zu 410°. Das Schwenkwerk von Forwarder-Ladekranen 
wird mitunter auch als Kombination aus Zahnkranz und Ritzel ausgeführt, 
welches dann von einem Hydraulikmotor angetrieben wird. Hierdurch wird 
ein unendlicher Schwenkbereich ohne Anschläge realisiert, was Vorteile insbe-
sondere in schmalen Rückegassen bietet. Hubarm (2), Wipparm (3) und Greifer 
(6) werden von Hydraulikzylindern bewegt, ebenso wie das 1- oder 2-stufige 
Teleskop (4), dessen Zylinder normalerweise innenliegend ist. Der Rotator (5) 
zur Positionierung des Greifers besteht im Prinzip aus einem speziellen Hydrau-
likmotor mit sehr großem Schluckvolumen VG.
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Speziell bei Holzladekranen ist die Arbeitsbewegung von sehr schnellen Bewe-
gungsabläufen, aber auch von hochgenauen Feinpositionierungsaufgaben 
geprägt. Der Kran, und somit auch dessen Hydrauliksystem muss auf Bediener-
vorgaben schnell und präzise reagieren, um einen produktiven Arbeitsprozess zu 
gewährleisten.

Hierbei steigt der Entwicklungsgrad des Hydrauliksystems mit dem Anteil der 
Kranarbeit am gesamten Lastzyklus der jeweiligen Forstmaschine. Beispiele für 
Ladekrane zur Holzmanipulation sind in Abbildung 2.11 gezeigt.

1 Schwenkwerk
2 Hubarm
3 Wipparm
4 Teleskop
5 Rotator
6 Greifer

Abbildung 2.10: typische hydraulische Verbraucher in Holzladekranen
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Bei Lang- und Kurzholztransportern stellt die eigentliche Transportfahrt einen 
großen zeitlichen Anteil innerhalb der gesamten Betriebszeit dar und zeichnet 
darum auch für den Hauptanteil des Energiebedarfs verantwortlich. Zum Be- 
und Entladen kommen häufig noch Ladekrane mit Konstantstromhydraulik 
(vgl. Kapitel 2.1) zum Einsatz, deren Wegeventile keine hydraulische Vorsteu-
erung besitzen und die über mechanische Kreuzhebel betätigt werden. Neben 
den hohen Betätigungskräften, steht die Lastabhängigkeit dieser Systeme dem 
Bedienkomfort entgegen.

Die Kranauslastung von Forwardern und Mobilhackern ist deutlich höher, ins-
besondere bei letzteren ist der Kran nahezu während der gesamten Betriebszeit im 
Einsatz. Dementsprechend stehen Benutzerfreundlichkeit und Energieeffizienz 
deutlich stärker im Fokus und es werden aufwändigere Hydrauliksysteme verbaut. 
Vormals hydraulisch angesteuerte Ventile, für deren Betätigung hydraulische 

a b

c d

Abbildung 2.11: Beispiele diverser Forstkrane: |a Langholztransporter 
/Sca 2013/, |b Kurzholztransporter /Pal 2013/, |c Forwarder /Dee 2013/ und 
|d Mobilhacker /Jen 2013/
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Ferngeber erforderlich sind, werden zunehmend von elektromagnetischen 
Ventilen verdrängt. Die Ansteuerung erfolgt präzise mittels elektronischer 
Joysticks, die sehr geringe Bedienkräfte aufweisen. Der Stand der Technik der 
verwendeten Hydrauliksysteme wird mittlerweile auch bei Ladekranen von 
hydraulisch-mechanischen Load-Sensing Systemen mit Verstellpumpe und vor-
geschalteten Druckwaagen (vgl. Kapitel 2.4.2) repräsentiert. Der verhältnismäßig 
guten Energieeffizienz stehen jedoch die bereits diskutierten Nachteile entgegen, 
insbesondere die Schwingungsanfälligkeit und das schlechte Kaltstartverhalten. 
Auslegungsbedingt treten beim Kranbetrieb regelmäßig Pumpen-Saturierungs-
zustände auf, die dem Maschinenführer die Vorhersage der Kranbewegung spe-
ziell in Situationen erschweren, in denen diese Unterversorgung abrupt endet. 
Wird beispielsweise die Bewegung eines lastniederen Verbrauchers mit hohem 
Volumenstrombedarf beendet, währenddessen der lastführende Verbraucher 
feinpositioniert wird, erhält dieser wieder den vollen Volumenstrom und wird 
unvorhersehbar beschleunigt. Dieser Effekt kann durch die Einführung elektro-
hydraulischer Systeme verhindert werden (vgl. Kapitel 4.5.2).
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Die Entwicklung mobiler Arbeitsmaschinen mit hoher Energieeffizienz gewinnt 
vor dem Hintergrund steigender Energiekosten, aber auch dem wachsenden 
Bewusstsein für einen nachhaltigen Umgang mit Ressourcen und die Schonung 
der Umwelt, zunehmend an Bedeutung. Die Forschung im Bereich der Mobilhy
draulik lässt sich grundlegend in die zwei Disziplinen Komponenten und Systeme 
untergliedern. Obwohl in der Entwicklung von hydraulischen Komponenten in 
den vergangenen Jahrzehnten sehr große Fortschritte hinsichtlich einer Verbes
serung der Wirkungsgrade erzielt wurden, ist der Aufwand für die Erschließung 
des vergleichsweise geringen Optimierungspotentials erheblich. Exemplarisch 
seien hier die Arbeiten von /Pal 2008/ und /Ene 2012/ genannt. Deutlich größere 
Verbesserungen und Energiesparpotentiale liegen in der Forschung auf System
ebene /Ind 2013/, indem Komponenten, Systemarchitekturen und Steuerungen 
so eingesetzt werden, dass die zu erfüllende Arbeitsaufgabe mit geringst mögli
chem Einsatz an Material, Arbeitszeit und Primärenergie durchgeführt werden 
kann. Hierbei müssen sich alle Neuentwicklungen daran messen lassen, ob sie 
den Bedienkomfort und die Einfachheit der Steuerung etablierter Hydrauliksys
teme erhalten oder bestenfalls sogar übertreffen können.

Die im folgenden vorgestellten Systeme repräsentieren den aktuellen For
schungsstand im Bereich deterministischer Arbeitshydrauliken für mobile 
Maschinen. Unabhängig vom momentanen Betriebspunkt in ihrem jeweiligen 
Lastzyklus reagieren die Systeme auf Benutzervorgaben immer auf dieselbe 
Weise. Im Gegensatz dazu erfordern hybride Antriebsstrukturen1 stets eine 
Betriebsstrategie, die Benutzervorgaben auf unterschiedlichen Leistungspfaden 
umsetzen kann. Auf die explizite Darstellung dieser Systeme, die über mindestens 
einen weiteren Energiespeicher verfügen und Energie rekuperieren können, wird 

1 Definition „Hybridantrieb“ nach /Thi 2011/
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mit dem Verweis auf die umfassenden Arbeiten von Steindorff und Dengler, 
weitestgehend verzichtet /Ste 2010, /Den 2014/. Die Basis entsprechender Kon
zepte liegt i.A. jedoch in einem der hier diskutierten Systeme begründet, die mit 
unterschiedlich großem Entwicklungsaufwand zu einem hydraulischen Hybrid 
erweiterbar sind.

Die vorliegende Betrachtung soll vielmehr die Einordnung elektrohydrauli
scher Bedarfsstromsteuerungen in einen allgemeinen Hydraulikkontext ermög
lichen. Die ausführliche Zusammenstellung bisheriger Forschungsergebnisse 
(vgl. Kapitel 3.5) dient der Einführung ins Thema, aber insbesondere auch der 
Abgrenzung zum eigenen Ansatz (vgl. Kapitel 4).

Den theoretisch höheren Einsparpotentialen der zunächst vorgestellten Sys
teme, steht häufig ein höherer Entwicklungsaufwand, höherer Komplexitätsgrad 
oder reduzierter Bedienkomfort entgegen. Allen Systemen dieses Kapitels gemein 
ist ihr vernachlässigbarer Marktanteil, sofern der Entwicklungsstand überhaupt 
eine Serienproduktion erlauben würde.

3.1 Verdrängersteuerung mit 
aufgeprägtem Volumenstrom  3.1

Idealisiert betrachtet versprechen Verdrän
gersteuerungen die Bereitstellung hyd
raulischer Leistung ohne prinzipbedingte 
Verluste. Der erforderliche Volumenstrom 
wird bedarfsgerecht zur Verfügung gestellt 
und zwischen Pumpe und Verbraucher 
befinden sich keine Drosselstellen. Ein 
zugehöriges Leistungsschaubild ist in 
Abbildung 3.1 dargestellt.
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Abbildung 3.1: Leistungsbilanz 
einer Verdrängersteuerung
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Allen Verdrängersteuerungen mit aufgeprägtem Volumenstrom gemein ist die 
Versorgung ihrer Verbraucher mit jeweils einer dedizierten Pumpe. Hierbei stel
len rotatorische Verbraucher, deren Geschwindigkeit mittels einer Verstellpumpe 
geregelt wird, aufgrund ihrer Analogie zu hydrostatischen Fahrantrieben keine 
technischen Herausforderungen mehr dar.

Die Integration linearer Verbraucher hingegen, insbesondere der in der Mobil
hydraulik üblichen Differentialzylinder, gestaltet sich deutlich schwieriger. Erste 
Überlegungen hierzu wurden von Rahmfeld und Ivantysynova vorgestellt 
/RaIv 1998, /Iva 2000, /Rah 2002/. Aus dem Umfeld letzterer werden zudem 
kontinuierlich weitere Forschungsarbeiten zu diesem Thema veröffentlicht 
/RaIW 2004, /ZiIv 2008, /ZiIv 2010, /HiZI 2012, /DaIv 2013/. Ebenso ist eine 
entsprechende Patentschrift bekannt /O&K 2004/. Aus dem in Abbildung 3.2 
dargestellten Funktionsprinzip, leitet sich auch die in der Literatur verbreitete 
englische Bezeichnung ‚Displacement Control (DC)‘ ab. Jeder Verbraucher wird 
von einer eigenen Verstellpumpe im geschlossenen Kreislauf versorgt. Die unter
schiedlichen Flächenverhältnisse der Differentialzylinder erfordern jedoch eine 
Ausspeisung des überschüssigen Rückflusses bzw. eine Ergänzung auf der Saug
seite. Hierzu speist eine Konstantpumpe einen Niederdruckkreis, an den auch ein 
Hydraulikspeicher angeschlossen ist. Über entsperrbare Rückschlagventile wer
den die Niederdruckseiten der Verbraucher mit diesem verbunden.

Abbildung 3.2: Integration von Differentialzylindern 
in eine Verdrängersteuerung nach /HiZI 2012/
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Um lineare Verbraucher im offenen Kreislauf als Verdrängersteuerung betreiben 
zu können, verabschiedet sich Heybroek von der Maxime, im konduktiven Teil 
komplett auf Drosselstellen zu verzichten (siehe Abbildung 3.3). Die Anordnung 
von einfachen Schalt und Proportionalventilen als Brückenschaltung ermög
licht zudem die Integration von Funktionalitäten, die von ventilgesteuerten Sys
temen mit getrennten Steuerkanten (vgl. Kapitel 3.6) bekannt sind, beispielsweise 
das kontrollierte Absenken ziehender Lasten über die Steuerung der Ablaufsteu
erkante. Die als Zulaufsteuerkanten dienenden Ventile müssen möglichst geringe 
Drosselverluste aufweisen, um den Energieeffizienzvorteil zu gewährleisten. Zur 
Detektion des momentanen Lastquadranten und zur Steuerung aller System
funktionen, sind je Verbraucher drei Druckaufnehmer erforderlich. /HePL 2006/

Neben Systemen, die aus mehreren Verstellpumpen bestehen, die von einem 
Primärantrieb mit konstanter Drehzahl angetrieben werden, zählen außerdem 
Systeme mit drehzahlvariablen Konstantpumpen, zu den Verdrängersteuerun
gen. Diese werden auch als elektrohydraulische Direktantriebe, bzw. auf englisch 
als ‚Electro Hydraulic Actuator (EHA)‘ bezeichnet. Die einzelnen Verbraucher 

p pp

p

p

p

Abbildung 3.3: Verdrängersteuerung im offenen Kreislauf nach /Hey 2008/
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sind hierbei vollständig entkoppelt, da jede Konstantpumpe von einem eigenen 
Elektromotor angetrieben wird, dessen Drehzahl mit einem Frequenzumrichter 
geregelt wird. Im Zuge zunehmender Forschungsaktivitäten zur Elektrifizierung 
mobiler Arbeitsmaschinen, stellen EHASysteme eine Möglichkeit zur Integra
tion robuster, linearer Verbraucher in ansonsten vollelektrisch betriebene Fahr
zeuge dar.

Die Problematik zur Versorgung von Differentialzylindern bleibt weiterhin 
bestehen und kann ebenfalls durch eine Systemerweiterung mit einer zusätzli
chen Speisepumpe für die Niederdruckseite gelöst werden /Par 2012/. Ein ande
rer Ansatz wird in /Pei 2012/ vorgestellt. Über eine Differentialpumpe, deren 
Schluckvolumina VG und VG* exakt auf die Kolbenflächen des Differentialzylin
ders angepasst sind, wird eine Kopplung von geschlossenem und offenem Kreis
lauf realisiert (siehe Abbildung 3.4).

Die Abstimmung der Schluckvolumina auf die Kolbenflächen erfolgt nach 
Formel (3.1):

V
A
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ZK

ZR
G* = −









 ⋅1 (3.1)  

n=f(Q2sol l)

n=f(Q1sol l)
L1 L2 L3

AZR

AZK

Abbildung 3.4: Elektrohydraulischer Direktantrieb mit 
Differentialpumpe in Anlehnung an /Pei 2012/
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Sollen hierzu Standardkomponenten verwendet werden, sind die Kombinations
möglichkeiten stark eingeschränkt. Alternativ bietet sich die spezielle Konstruk
tion einer Differentialpumpe an, wodurch jedoch die Systemkosten steigen.

Sämtliche Verdrängersteuerungen können relativ einfach zur Rekuperation 
von Energie genutzt und zum Hybridantrieb weiterentwickelt werden. Zudem 
entstehen an den lastniederen Verbrauchern keine Drosselverluste und somit 
prinzipbedingte Verlustleistungen.

Demgegenüber stehen jedoch auch einige Nachteile zu Buche, die eine erfolg
reiche Serieneinführung, zumindest in der Mobilhydraulik, bisher weitestgehend 
verhindert haben. Neben der teils komplexen Regelung, stellen Hydraulikpumpen 
einen entscheidenden Kostenfaktor dar. Selbst wenn in einer mobilen Arbeitsma
schine lediglich die Hauptfunktionen als Verdrängersteuerung mit aufgeprägtem 
Volumenstrom ausgeführt werden sollen, werden viele Pumpen benötigt. Zudem 
müssen diese Pumpen die maximalen Geschwindigkeitsanforderungen ihres 
jeweiligen Verbrauchers erfüllen können. Da gewöhnlich jedoch nicht alle Ver
braucher gleichzeitig mit maximaler Geschwindigkeit verfahren werden, ist das 
insgesamt installierte Schluckvolumen, im Vergleich zu ventilgesteuerten Syste
men, deutlich erhöht. Selbst die einzelnen Verbraucher werden nur selten mit 
Maximalgeschwindigkeit betrieben, ihre Pumpen laufen somit oft bei schlechten 
Wirkungsgraden im Teillastbereich. Hinzu kommen Schleppverluste im Leerlauf, 
da abgesehen von EHASystemen, alle Pumpen auf der gleichen Welle sitzen und 
somit selbst beim Stillstand ihrer Verbraucher mitgedreht werden. Die durch den 
hohen Systemwirkungsgrad erreichte Energieeffizienz von Verdrängersteuerun
gen kann unter den betriebspunktabhängigen Komponentenwirkungsgraden so 
stark leiden, dass unter Umständen keine Einsparungen erzielt werden können. 
Der Erfolg hängt von der Anwendung ab und muss im Einzelfall anhand des 
charakteristischen Lastzyklus überprüft werden.
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3.2 Verdrängersteuerung mit aufgeprägtem Druck  3.2

Zu den Verdrängersteuerungen zählen neben den Systemen mit aufgeprägtem 
Volumenstrom, welche die Einstellung der Verbrauchergeschwindigkeit durch 
eine Variation im generatorischen Teil des Hydrauliksystems erreichen, auch 
Schaltungen, bei denen die Variation im motorischen Teil erfolgt. Hierzu werden 
die Verbraucher an einem Konstantdrucknetz (vgl. Kapitel 2.2) betrieben, das im 
englischen als ‚Common Pressure Rail (CPR)‘ bezeichnet wird.

3.2.1 Sekundärregelung  

Zum Antrieb rotatorischer Verbraucher ist das Prinzip der Motorsteuerung oder 
Sekundärregelung bekannt. Durch den Einsatz verstellbarer Hydraulikmotoren 
können auch in einem Einkreissystem theoretisch beliebig viele Verbraucher mit 
unterschiedlichsten Lasten parallel betrieben werden, ohne dass systembedingte 
Verluste in Kauf genommen werden müssen. /Kor 1981, /Mur 1983, /Haa 1989/

Das Abtriebsmoment Tab ist aufgrund des konstanten Druckabfalls über den 
Hydraulikmotor rein proportional zu dessen Schwenkwinkel α , Formel (3.2).
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Da jedoch die Regelgröße der meisten Verbraucher deren Drehzahl oder Posi
tion ist, müssen die Verstellmotoren im geschlossenen Drehzahlregelkreis 
betrieben werden /VaAF 2000/. Ein entsprechendes 2Verbrauchersystem ist in 
Abbildung 3.5 dargestellt.

Die Regelung der Verbraucher in sekundärgeregelten Hydrauliksystemen 
erfolgt direkt am Abtrieb, wodurch sie ein dynamisches Ansprechverhalten besit
zen. Generatorischer und motorischer Teil des Hydrauliksystems beeinflussen 
sich ebenso wenig, wie die einzelnen Verbraucher untereinander. Die Systeme 
eignen sich deshalb zur Erfüllung äußerst präziser Positionierungsaufgaben, ins
besondere auch in automatisierten Anwendungen und konnten sich deshalb in 
der Industriehydraulik etablieren.
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Durch den Einsatz mehrquadrantenfähiger Hydraulikmaschinen und die ohne
hin übliche Integration eines Hydraulikspeichers in das Konstantdrucknetz, ist 
die Rekuperation von Energie, beispielsweise beim Abbremsen des Oberwagens 
eines Baggers, relativ einfach umsetzbar. Dies macht Sekundärregelungen auch 
für die Mobilhydraulik interessant. In /DrGe 2012/ zeigt Dreher jedoch, dass 
aufgrund der inhomogenen Lastprofile mobiler Arbeitsmaschinen, das Ein
sparpotential stark vom konkreten Anwendungsfall abhängt. Zur Reduzierung 
des ungünstigen Teillastbetriebs wird deshalb die Überlagerung eines weiteren 
Regelkreises vorgeschlagen, der den eigentlich konstanten Systemdruck an den 
jeweiligen Lastfall anpasst /Zäh 1993, /Kög 1995, /Den et al. 2010/. Hierbei stellt 
der Schwenkwinkel des lasthöchsten Verbrauchers die Regelgröße dar, die stets 
α = 90 % betragen soll. Hierdurch vergrößern sich die Schwenkwinkel aller Ver
stellmotoren, was zu Betriebspunkten mit höherem spezifischem Wirkungsgrad 
führt. Zusätzlich verlagert sich der Betriebspunkt der Verstellpumpe aufgrund 
der gesteigerten Volumenströme bei geringerem Systemdruck in Richtung eines 
höheren Wirkungsgrades. Die pauschal angenommene Schwenkwinkelreserve 
von 10 % wird zur Überbrückung von Lastspitzen vorgehalten.
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Abbildung 3.5: Schaltplan einer Sekundärregelung
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3.2.2 Hydrotransformator  

Erneut stellt sich die Frage nach den Möglichkeiten zur Einbindung linearer Ver
braucher in das Hydrauliksystem. Mangels direkt variabler Linearmotoren, also 
Zylindern mit stufenlos verstellbaren Kolbenflächen, deren Konstruktion auch in 
Zukunft nicht vorstellbar erscheint, bedarf es einem Zwischenelement zur dros
selfreien Integration von Hydraulikzylindern in Konstantdrucknetze. Das Funkti
onsprinzip sogenannter Hydrotransformatoren steht in Analogie zu elektrischen 
Transformatoren. Diese wandeln eine Eingangsspannung in eine Ausgangsspan
nung. Verlustfrei betrachtet bleibt die elektrische Leistung gleich, da sich die 
Stromstärke umgekehrt proportional zur Spannung ändert, Formel (3.3). Hyd
raulische Transformatoren bestehen diesem Funktionsprinzip nach aus einem 
verstellbaren Hydraulikmotor am Konstantdrucknetz, der im Drehzahlregelkreis 
eine Konstantpumpe antreibt /Kor 1996/. Die Drehzahl der beiden Einheiten 
entspricht der Regelgröße zur Einstellung des Volumenstroms zum Zylinder und 
somit dessen Geschwindigkeit. Die Stellgröße ist der Volumenstrom des Motors 
bzw. dessen Schwenkwinkel, der vom Verhältnis zwischen aufgeprägtem Kons
tantdruck und variablem Lastdruck abhängt, Formel (3.4). /Uen et al. 2005/
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Neben der aufgelösten Bauart als Kombination aus Motor und Pumpe sind 
zudem integrierte Konstruktionen bekannt, die beide Funktionen in einer einzi
gen hydraulischen Maschine vereinen. Diese hat einen modifizierten, verstellba
ren Steuerspiegel mit drei Steuernieren, zur Umsteuerung der Kolben zwischen 
Konstantdrucknetz, Tankanschluss und Verbraucheranschluss. Zu erwähnen 
sind hier insbesondere die Entwicklungen und Veröffentlichungen der Firma 
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Innas, deren Hydrotransformator auf dem sogenannten ‚Floating Cup‘ Prinzip 
beruht. /AcFV 1997, /VaAF 2000, /Ach et al. 2009/

Beide Prinzipien sind in Abbildung 3.6 dargestellt. Zur Versorgung von Diffe
rentialzylindern durch Hydrotransformatoren sind, zum Ausgleich der Volu
menstromunterschiede, unterschiedliche Verschaltungsmöglichkeiten bekannt 
/VaAP 2003, /HoAh 2009, /InSM 2010/. Zwei verschiedene Varianten sind in der 
Darstellung gezeigt.

Insbesondere bei der integrierten Bauweise werden Komponentenwir
kungsgrade erzielt, die über weite Schwenkbereiche mehr als 94 % betragen 
/VaAB 2009, /Ach et al. 2011/. Dennoch sind die Verluste durch die mehr
fache Leistungswandlung und den prinzipbedingt überwiegenden Teillast
betrieb, nicht zu vernachlässigen. Zudem provoziert der erhöhte Bedarf an 
Pumpen und Motoren, beziehungsweise Spezialkomponenten, die Suche nach 
Alternativlösungen, die zwar Abstriche an die perfekte Anpassung erfordern, 
jedoch kostengünstiger umzusetzen sind, aber dennoch das Potential von 
Konstantdrucksystemen ausnutzen.
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Abbildung 3.6: Hydrotransformatoren in integrierter |a und aufgelöster |b Bau
weise zum Betrieb von Differentialzylindern am Konstantdrucknetz
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Im Zuge dessen präsentiert Bishop einen digitalhydraulischen Lineartransfor
mator, der zwar nur eine stufenweise Druckwandlung ermöglicht, jedoch aus 
einfachen Schaltventilen besteht, die unterschiedlich große Kolbenflächen eines 
Druckübersetzers ansteuern /Bis 2009/. Eine ausführliche Betrachtung hierzu 
erfolgt in Kapitel 3.3.2.

3.2.3 Konstantdrucksystem mit Zwischendruckleitung  

Zunächst jedoch soll mit dem Konstantdrucksystem mit Zwischendrucklei
tung (KonZwi) eine weitere Möglichkeit vorgestellt werden, lineare Verbraucher 
an einem Konstantdrucknetz zu betreiben. Das Prinzip der diskreten Druckpo
tentiale nutzt mehrere abgestufte Druckleitungen, die je nach Lastsituation über 
Schaltventile mit den beiden Zylinderkammern verbunden werden /HaAP 2011/. 
Eine erste Applikation für mobile Anwendungen wird von Dengler am Beispiel 
eines Radladers gezeigt /DeGe 2011/. Ein einfaches 3/2Wegeschaltventil ermög
licht für jede Zylinderkammer die Auswahl eines passenden Druckpotentials aus 
Hoch, Zwischen und Tankdruck (siehe Abbildung 3.7). Neben einem möglichst 
geringen Druckabfall über der Wegeventilstufe erlaubt die Schaltungsarchitektur 
vor allem Regenerations und Rekuperationsvorgänge, sowie die Unterstützung 
der Pumpe durch Aufschaltung des Zwischendrucks auf deren Saugseite.

Die Verwendung nur einer Zwischendruckleitung erlaubt jedoch lediglich eine 
sehr geringe Auflösung der Druckpotentiale, was wiederum zu Drosselverlus
ten an den ProportionalWegeventilen führt. Diese können durch eine auf das 
Einsatzprofil der Maschine abgestimmte Auswahl des Zwischendruckspeichers 
reduziert werden. Zudem muss das Zwischendruckniveau durch gezielte Be und 
Entladevorgänge, dem Lastzyklus entsprechend, variiert werden. Hierzu bedarf 
es einer modellprädiktiven Regelung /Den et al. 2012, /DeGD 2012/.
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Der Druckabfall über die Wegeventile ist im KonZwiSystem, wie im Kons
tantdrucksystem, nicht konstant (vgl. Kapitel 2.2). Der Volumenstrom ist somit 
lastdruckabhängig und bei gegebener Ventilstellung sinkt die Verbraucherge
schwindigkeit bei steigender Last bzw. beim Wechsel des Druckpotentials. Dieser 
Problematik begegnet Dengler mit der Überlagerung einer Geschwindigkeits
regelung der Zylinder, was zusätzlicher Sensorik zu deren Positionserfassung 
bedarf /Den 2014/. Alternativ wäre auch eine Kennfeldregelung der Propor
tionalventile möglich, dies würde jedoch deren Lageregelung erfordern, um 
schwankende Strömungskräfte zu kompensieren /DeGG 2011/.

Die erzielten Einsparungen von etwa 13 % im Vergleich zu einer Refe
renzmaschine mit LoadSensing System gründen sich hauptsächlich auf das 
Rekuperationspotential des KonZwiSystems beim Absenken von Lasten 
/DeDo 2012/. Zur weiteren Reduzierung von Drosselverlusten durch eine fei
nere Abstufung der Druckpotentiale schlägt Dengler eine Integration von 
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Abbildung 3.7: Konstantdrucksystem mit Zwischendruckleitung /Den 2014/
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Mehrkammerzylindern (vgl. Kapitel 3.3.2) in ein KonZwiSystem vor. Zusätzlich 
könnte die kontrollierte Anpassung des Hochdrucks (vgl. Kapitel 3.2.1) weitere 
Einsparmöglichkeiten offenbaren. /Den 2014/

3.3 Digitalhydraulik  3.3

Unter dem Oberbegriff der Digitalhydraulik werden unterschiedlichste hydrau
lische Themenstellungen erforscht, deren Gemeinsamkeit in ihren, zwischen 
diskreten Schaltzuständen hin und her schaltenden, Komponenten liegt. Die in 
der widerstandgesteuerten Proportionalhydraulik inhärenten Drosselverluste, 
werden von digitalhydraulischen Systemen durch die Erzeugung einer „gestuften 
Proportionalität“ vermieden. Dies prädestiniert sie für den Einsatz in Konstant
drucksystemen und könnte helfen, deren Potential weiter auszunutzen.

Die verschiedenen I/OElemente lassen sich nach ihrer Verwendung im 
generatorischen, im konduktiven oder im motorischen Teil des Hydrauliksys
tems klassifizieren. Eine weitere grundlegende Unterscheidung bilden Systeme 
mit Parallelschaltung gleicher bzw. skalierter Komponenten und Systeme mit 
Schnellschaltventilen.

Im Folgenden geben ausgewählte Systeme und Subsysteme einen Einblick in 
die Digitalhydraulik. Dieser erhebt jedoch keinen Anspruch auf Vollständigkeit 
und soll lediglich einen Eindruck von den Möglichkeiten vermitteln, verspricht 
doch die Digitalhydraulik erhebliche Effizienzsteigerungspotentiale von 50 bis 
70 % /Kog et al. 2010, /Del et al. 2013/ gegenüber konventionellen LoadSensing 
Systemen. Das Kapitel zeigt jedoch auch die enorme Komplexität und die nötigen 
Systemveränderungen auf, die im Gegensatz zu den eher dezenten Modifikati
onen der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung stehen (vgl. Kapitel 3.5).

3.3.1 Schnellschaltventile mit Pulsweitenmodulation  

Die Pulsweitenmodulation (PWM) ist ein aus der Elektrotechnik bekanntes 
Steuerungsprinzip, bei dem sich die Ausgangsstromstärke durch hochfrequentes 
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Ein und Ausschalten des Maximalstroms, als Durchschnittswert des Einschalt
verhältnisses einstellt.

Analog dazu können hydraulische Schnellschaltventile trotz diskreter Schalt
zustände theoretisch eine unendliche Volumenstromvariation erreichen. Hierbei 
werden die Öffnungs und Schließzeiten per PWM reguliert. Wenn das Ventil 
öffnet, steigt der Druck unmittelbar auf den Versorgungsdruck an und die Last
masse beschleunigt. Das Ventil schließt und der Druck fällt wieder ab. Damit 
die so erzeugte Welligkeit der Geschwindigkeit nicht zu stark spürbar ist, muss 
zum einen die träge Masse ausreichend groß sein, zum anderen muss die Schalt
frequenz mindestens 50 Hz betragen /Lin 2011/. Der minimale und maximale 
Volumenstrom in Relation zur Ventilgröße, hängt von der Ventildynamik ab. Bei 
50 Hz erfordert beispielsweise die Einstellung eines 10 %igen Volumenstroms, 
eine Abfolge von 2 ms geöffnetem, gegenüber 18 ms geschlossenem Ventil.

Das Schaltsymbol eines Schnellschaltventils und dessen Implementierung in 
ein 4Wege Ventilsystem sind in Abbildung 3.8|a und |b dargestellt. Getrennte 
Steuerkanten (vgl. Kapitel 3.6) sind in digitalhydraulischen Wegeventilen system
immanent. Mit Hilfe entsprechender Sensoren, können somit zusätzlich deren 
Vorteile ausgeschöpft werden.

Zur theoretisch verlustfreien Drucktransformation bietet sich eine weitere 
Analogie zur Elektrotechnik an /KoSc 2012, /Sel et al. 2013/. Der hydraulische 
Tiefsetzsteller, englisch ‚Hydraulic Buck Converter (HBC)‘, ist eine Kombination 
aus hydraulischer Induktivität LH , hydraulischer Kapazität CH sowie einem 
Schnellschaltventil und einem Rückschlagventil für jede Bewegungsrichtung des 
Zylinders (siehe Abbildung 3.8|c). Eine PWMAnsteuerung schaltet zwischen 
dem konstanten Hochdruckniveau und dem Tankdruckniveau hin und her. 
Unter Berücksichtigung der Induktivitäten und Kapazitäten des Systems kann so 
der Druck mittels eines steten Wechsels zwischen Druckauf und abbau verlust
frei an die Last angepasst werden. Eine Schwierigkeit bei der Regelung besteht 
jedoch durch die variable Kapazität, die wegen der Ein und Ausfahrvorgänge 
des Zylinders systemimmanent ist.
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Die Herausforderungen der SchnellschaltTechnologie allgemein, liegen in ers
ter Linie in der erreichbaren Ventildynamik, die im Bereich von höchstens 2 ms 
liegen muss, im Geräuschniveau und in der Dauerfestigkeit der Ventile. Hinzu 
kommen Druck und Volumenstrompulsation sowie Effizienzverluste durch 
parasitäre Kapazitäten /Sch et al. 2008/. Die bisher realisierten Konzepte sind für 
kleine Volumenströme und niedrige Drücke /Lin 2011/ und somit noch nicht für 
die Mobilhydraulik geeignet.

3.3.2 Parallelschaltung von I/O-Elementen  

Die parallele Verschaltung mehrerer Schaltventile erfordert einerseits einen 
hohen Komponentenaufwand, andererseits handelt es sich um einfache Bauteile, 
die kostengünstig herzustellen sind. Der quantisierte Systemausgang erreicht 
insbesondere bei binär codierter Größenabstufung 2 N eine für viele mobile 
Anwendungen ausreichend präzise Volumenstromauflösung. Abbildung 3.9|a–d 
veranschaulicht die Thematik nach /LiVi 2007/.
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Abbildung 3.8: Schnellschaltventil mit PWMAnsteuerung |a, 4Wege Ventil
system |b, Hydraulischer Tiefsetzsteller |c nach /Lin 2011/
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Neben der Skalierung nach der binären Reihe (1:2:4:8 ...), findet auch die Codie
rung mittels FibonacciFolge (1:1:2:3:5:8 ...) oder die Parallelschaltung gleich 
großer Elemente (1:1:1:1 ...) Anwendung. Letztere ist hinsichtlich ihrer Fehler
toleranz hervorzuheben; der Volumenstromfehler beim Ausfall eines Elementes 
geht mit dem Kehrwert der Anzahl paralleler Bauteile einher, die Systemfunktion 
bleibt jedoch weitestgehend erhalten.

Von Linjama wird die Problematik der „transienten Unsicherheit“ adressiert 
/Lin 2011/. Während des stationären Betriebes sind alle Ölflüsse im System 
eindeutig bestimmt. Ändert sich jedoch die Volumenstromanforderung, erfolgt 
ein Wechsel der Statuskombination und mehrere Ventile müssen gleichzeitig 
geschaltet werden. Da die Schaltzeit der Ventile mit einer gewissen Unsicherheit 
behaftet ist, kann es vorkommen, dass für einen kurzen Moment falsche Volu
menstrompfade geöffnet sind und das Öl direkt von Anschluss zu Anschluss 
fließt, ohne den „Umweg“ über den Verbraucher zu nehmen.
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Abbildung 3.9: Parallelschaltung von Schaltventilen mit binär codierter Grö
ßenabstufung |a, vereinfachte Darstellung |b, erzielbare Volumenstromauflösung 
bis 1/(2 4-1) |c, Ventilsystem als Kombination aus 4 x 4 Schaltventilen |d 
in Anlehnung an /LiVi 2007/
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Abbildung 3.10|a zeigt das ‚Digital Hydraulic Power Management System‘ nach 
/LiHu 2009/. Hierbei handelt es sich um eine hydraulische Maschine, deren Kol
ben unabhängig voneinander ansteuerbar sind. Bei jeder Umdrehung der Kur
belwelle, müssen für jeden Kolben zwei Schaltentscheidungen getroffen werden.

Die Anordnung erlaubt die bedarfsgerechte Versorgung aller angeschlossenen 
Verbraucher. Zudem ist Energierekuperation bei aktiven Lasten möglich. Der 
Leistungsfluss kann hierbei direkt von Verbraucher zu Verbraucher erfolgen, den 
Primärantrieb entlasten oder in einen entsprechend angeschlossenen Speicher 
führen /HeLi 2013/. Neben der gezeigten Konstruktion ist auch eine Ausgestal
tung mit mehreren Konstantpumpen, die auf einer Welle sitzen, denkbar.

Der Mehrkammerzylinder kann als grobe Annäherung eines Linearmotors mit 
variabler Kolbenfläche betrachtet werden (siehe Abbildung 3.10|b). Das konst
ruktive Maximum von 4 integrierten Zylinderkammern, erlaubt die Einstellung 
16 diskreter Kolbenkräfte /Lin 2011/ und kann somit als quasisekundärgeregel
ter Zylinder in ein Konstantdrucknetz integriert werden.
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Abbildung 3.10: Digitalhydraulische Pumpe mit unabhängiger Kolbenansteue
rung |a, Digitalhydraulischer Mehrkammerzylinder |b nach /Lin 2011/



44

 3 Stand der Forschung 

Die theoretisch verlustfreie Anpassung eines konstanten Versorgungsdruckes an 
einen variierenden Lastdruck gelingt ebenfalls mit dem von Bishop vorgestellten 
digitalhydraulischen Lineartransformator. Die in Abbildung 3.11 dargestellte 
Konstruktion erlaubt die Einstellung von 31 diskreten Druckniveaus.

Durch den Einsatz bewährter Dichtungstechnik aus dem Zylinderbau, ist der 
volumetrische Wirkungsgrad des Transformators gut. Die Oberflächengüte 
beeinflusst maßgeblich die Gleitreibungsverluste und damit den hydraulisch
mechanischen Wirkungsgrad, der im Prototyp noch unzureichend war. /Bis 2009/

Sowohl Verdrängersteuerungen als auch digitalhydraulische Systeme bedingen 
grundlegende Änderungen der herkömmlichen Schaltungsarchitekturen, sowie 
der etablierten Komponenten. Im Gegensatz dazu werden mit dem elektrohyd
raulischen LoadSensing (vgl. Kapitel 3.4) und der elektrohydraulischen Bedarfs
stromsteuerung (vgl. Kapitel 3.5) zwei Hydrauliksysteme vorgestellt, die zwar auf 
unterschiedlichen Regelungs bzw. Steuerungsphilosophien basieren, die jedoch 
als direkte Weiterentwicklung hydraulischmechanischer LoadSensing Systeme 
(vgl. Kapitel 2.4.2) betrachtet werden können und die deren Aufbau zumindest 
teilweise beibehalten. In Analogie zu Verdrängersteuerungen mit aufgepräg
tem Druck oder aufgeprägtem Volumenstrom kann auch bei diesen beiden, 
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Abbildung 3.11: Digitalhydraulischer Transformator nach /Bis 2009/
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ventilgesteuerten Systemen eine Unterscheidung zwischen Druckregelung und 
Volumenstromsteuerung getroffen werden.

3.4 Elektrohydraulisches Load-Sensing System  3.4

Herkömmliche LoadSensing Systeme zeichnen sich durch ihre lastunabhän
gige Bedienung aus, sowie die Möglichkeit mehrere Verbraucher unabhängig 
voneinander, bei guter Energieeffizienz zu betreiben. Durch die hydraulische 
Signalleitung und die hydraulischmechanischen Regler neigen sie jedoch zu 
Schwingungen. Bei elektrohydraulischen LoadSensing (EHLS) Systemen hin
gegen ist die Signalverarbeitung elektronisch ausgeführt. Sowohl der höchste 
Lastdruck pL,max , als auch der Pumpendruck p0 werden von Druckaufnehmern 
erfasst. Die Regeldruckdifferenz ΔpLS wird in einem geschlossenen Regelkreis 
mittels einer elektrohydraulisch ansteuerbaren Verstellpumpe eingestellt. Backé 
schlägt hierzu ein System vor, das den höchsten Lastdruck weiterhin über eine 
Wechselventilkette ermittelt. Dieser wird von der Mobilsteuerung mit dem Pum
pendruck verglichen und die Pumpe entsprechend verschwenkt /BaFe 1990/. 
Harms und Esders gehen einen Schritt weiter, indem sie jeden Verbraucher mit 
einem eigenen Drucksensor ausstatten (siehe Abbildung 3.12). Ist die Schieber
charakteristik bekannt und als Kennlinie in der Steuerung hinterlegt, können auf 
diese Weise die IndividualDruckwaagen entfallen und deren Funktion zusätzlich 
von den Hauptmessblenden erfüllt werden. Hierbei entspricht die Schieberposi
tion des höchstbelasteten Verbrauchers der Joystickvorgabe. Die Ventilsektionen 
der niedriger belasteten Verbraucher jedoch müssen weiter geschlossen werden, 
um den Systemdruck auf den jeweiligen Lastdruck abzudrosseln und gleichzei
tig den passenden Volumenstrom zur geforderten Geschwindigkeit einzustel
len. /Har 1994, /Esd 1994/



46

 3 Stand der Forschung 

Die fehlende Serienreife der EHLSSysteme erklärt Grösbrink anhand einer Feh
lerabschätzung. Die Einstellung des Pumpendrucks und insbesondere die Erfül
lung der Druckwaagenfunktionalität durch die Messblenden selbst, erfordert sehr 
präzise Kenntnis aller im System auftretenden Drücke. Diese variieren aufgrund 
der Lastprofile mobiler Arbeitsmaschinen jedoch in einem großen Spektrum. In 
Abhängigkeit der Maschinenkategorie, muss der Messbereich der eingesetzten 
Sensoren etwa 0 - 400 bar betragen. Die Messgenauigkeit selbst sehr präziser und 
damit teurer Druckaufnehmer liegt bei maximal ± 0,05 % /Vet 2008/, im schlech
testen Fall ergibt sich somit eine Abweichung von 0,4 bar, bei einer geforderten 
Regelgüte von 1 - 2 bar. Da die Größenordnungen von Sollwert und Messfehler so 
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Abbildung 3.12: Elektrohydraulisches LoadSensing System nach /Esd 1996/
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nah beieinander liegen, können hieraus fehlerhafte Volumenstromverteilungen 
resultieren, die vom Markt nicht akzeptiert würden. /Grö 2011/

Zudem ist der hydraulische Druckaufbau, trotz der zum Teil recht großen 
Kapazitäten, deutlich schneller als die erreichbaren Verstellgeschwindigkeiten 
der Hydraulikpumpen. Das Übertragungsverhalten der Regelstrecke weist somit 
eine sehr geringe Dämpfung auf, da die Regelgröße auf minimale Änderun
gen der Stellgröße, aber auch auf äußere Einflüsse, beispielsweise Lastwechsel, 
äußerst heftig reagiert. Kommt zu dem trägen Reglerverhalten auch noch man
gelhafte Rechenperformance hinzu, ist die dynamische Regelgüte unzureichend 
für einen energieeffizienten und bedienerfreundlichen Einsatz in mobilen 
Arbeitsmaschinen.

Die stetig wachsende Rechenleistung mobiltauglischer Maschinensteuerungen 
und sinkende Preise für Druckaufnehmer erhalten dennoch das Interesse an 
EHLSSystemen. Stellvertretend seien an dieser Stelle die folgenden Veröffent
lichungen aus dem stationären /LoKU 2009/ sowie aus dem mobilen Bereich 
/HaAP 2010, /Let et al. 2010, /KoMa 2013a/ genannt.

3.5 Elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung  3.5

Die Arbeitshydraulik mobiler Arbeitsmaschinen besteht vornehmlich aus linea
ren Aktoren, die verschiedenste Lasten bewegen. Die Zylindergeschwindigkeiten 
und bewegungen werden in der Regel von Joysticks gesteuert, deren Signale 
entweder eine Druck oder häufiger eine Volumenstromvorgabe des Bedieners 
darstellen. Hydraulischmechanische LoadSensing Systeme stellen den Stand 
der Technik dar (vgl. Kapitel 2.4.2), die Verwendung von IndividualDruckwaa
gen gewährleistet eine lastunabhängige Steuerung und macht die Systeme somit 
rein volumenstromgesteuert. Nichtsdestotrotz bleibt die Pumpensteuerung von 
LSSystemen durch den als Druckwaage arbeitenden Förderstromregler druck
geregelt. /Axi 2013/
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Im Gegensatz dazu wird der erforderliche Pumpenvolumenstrom bei Bedarfs
stromsteuerungen berechnet und direkt eingestellt, er wird dem System somit 
aufgeprägt. Der Pumpendruck stellt sich in Abhängigkeit des höchsten Last
drucks selbst ein. Die Differenz zwischen diesen beiden Drücken hängt von den 
Leitungsverlusten, sowie den Drosselverlusten über den Ventilen ab. Sie ist folg
lich nicht konstant, sondern eine Funktion der Öltemperatur, des Systemdrucks 
und insbesondere des Gesamtvolumenstroms. Die Druckdifferenz ist in allen 
Arbeitsbereichen geringer als bei LSSystemen, speziell bei niedrigen und mittle
ren Volumenströmen beträgt sie nur etwa 10 bar. Die prinzipbedingte Verlust
leistung PV(FP) lässt sich somit um mindestens 50 % reduzieren, die Verlustanteile 
durch die jeweils lastniederen Verbraucher (PV(2) .. PV(i)) bleiben jedoch beste
hen (siehe Abbildung 3.13).

Durch die Verwendung von IndividualDruckwaagen ist auch bei Bedarfsstrom
systemen der Druckabfall über die Messblenden konstant (vorgeschaltete IDW), 
beziehungsweise über alle aktiven Messblenden gleich (nachgeschaltete IDW) 
und somit der Volumenstrom rein vom Öffnungsquerschnitt abhängig. Dieser 
wiederum ist eine Funktion der Schieberposition (vgl.  Kapitel  4.3), die ihrer
seits mit einer vom Bediener vorgegebenen Joystickstellung korreliert und 
somit dessen Geschwindigkeitswunsch darstellt. Mittels dieser beschriebenen 
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Abhängigkeiten lässt sich die Volumenstromanforderung an die Pumpe entweder 
direkt aus der Addition der Joysticksignale oder aus den aktuellen Schieberposi
tionen, die mit integrierten Wegesensoren überwacht werden, ermitteln.

Die Schwierigkeit bei der Entwicklung einer Bedarfsstromsteuerung liegt 
folglich in der möglichst exakten Synchronisation des gelieferten Pumpenvolu
menstroms mit der Summe der Verbrauchervolumenströme, die über die Ventil
stellungen verteilt werden. Der Lösung dieses Problems haben sich in den letzten 
Jahren zahlreiche Forscher an international verteilten Institutionen gewidmet. 
Trotz immer gleicher Basisidee, wurden in den einschlägigen Veröffentlichungen 
unterschiedlichste Bezeichnungen verwendet, die eine einleitende Diskussion 
zur Terminologie erfordern.

3.5.1 Begriffsdefinition  

Erste Überlegungen zum beschriebenen Funktionsprinzip finden sich in 
/Zäh 1993/ unter dem Begriff ‚Summenstromregelung‘. Das Thema wurde, 
nachdem die Entwicklung elektrohydraulischer Komponenten ausreichend 
vorangeschritten ist, in einem Forschungsprojekt /Hel 2008/ aufgegriffen und 
u.a. von Djurovic als ‚Elektrohydraulisches Flow Matching (EFM)‘ bezeichnet 
/DjHK 2004, /Lat 2006, /Dju 2007/. Übersetzt bedeutet dies in etwa „aufeinan-
der abstimmen des Volumenstroms“ , was die Grundidee eigentlich recht gut cha
rakterisiert. Allerdings ist der Ausdruck sehr eng mit Entwicklungen der Firma 
Bosch Rexroth verbunden, die als Industriepartner in dem Projekt mitgearbei
tet hat. Etwa zeitgleich wird von Fedde die Bezeichnung ‚elektrohydraulisches 
Bedarfsstromsystem‘ verwendet /Fed 2007/, die erstmals die Systemeigenschaft 
der Anpassung des Volumenstroms an den aktuellen Verbraucherbedarf wider
spiegelt. In Fortführung der Arbeiten von Djurovic, verwendet Finzel zunächst 
den Terminus ‚elektrohydraulische Bedarfsstromregelung / Flow Matching‘, legt 
sich dann jedoch auf das Akronym ELS fest, das für ‚Elektrohydraulisches Load-
Sensing System‘ steht. Diese Bezeichnung erlaubt jedoch keine klare Abgren
zung zu den weiterhin druckgeregelten EHLSSystemen (vgl.  Kapitel  3.4). In 
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internationalen Publikationen wurde von Axin und Eriksson der vergleichs
weise gut passende, jedoch recht unspezifische Begriff ‚Flow Control‘ geprägt 
/AxEP 2009, /Axi et al. 2011, /AxPK 2012/, wobei letzterer daneben auch die 
Bezeichnung ‚Flow Sharing‘ verwendet /ErPa 2010/.

Das in vorliegender Arbeit realisierte Konzept lässt sich nach Meinung des 
Autors am Besten als ‚elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung (eBSS)‘ cha
rakterisieren. Die Bezeichnung ermöglicht eine Differenzierung zwischen 
gesteuerten und geregelten Systemen, durch den Zusatz „elektrohydraulisch“ 
wird der Unterschied zum PFCSystem (vgl. Kapitel 2.3) und zum, gelegentlich 
ebenfalls als Bedarfsstromsystem bezeichneten, konventionellen HMLSSystem 
(vgl. Kapitel 2.4) hervorgehoben. Die englischsprachige Entsprechung ‚electrohy-
draulic Flow-on-Demand System‘ transportiert ebenfalls den Grundgedanken der 
bedarfsgerechten Volumenstromanpassung und wurde in den Veröffentlichun
gen /ScGW 2013a/ und /ScGW 2013b/ eingeführt.

Abgesehen von der gemeinsamen Basisidee, lassen sich Bedarfsstromsteuerun
gen grundsätzlich in zwei verschiedene Kategorien unterteilen, in Stromregler 
und Stromteilerschaltungen.

3.5.2 Stromreglerschaltung  

Basierend auf Ideen von Hesse /Bos 2005/ und Helduser /DjHK 2004/ wurden 
die ersten Forschungsergebnisse zu elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerun
gen von Djurovic vorgestellt. In einer umfangreichen Klassifikation werden Sys
teme eingeordnet, die den Pumpenvolumenstrom entweder steuern oder direkt 
bzw. indirekt regeln. Weiterhin wird eine Unterscheidung zwischen Systemen 
mit vor und nachgeschalteten IndividualDruckwaagen getroffen. /Dju 2007/

Sämtliche von Djurovic im Detail untersuchten Varianten besitzen Proportio
nalventile mit vorgeschalteten Druckwaagen und stellen somit Stromreglerschal
tungen dar. Der einfachste Aufbau ist in Abbildung 3.14 gezeigt und kommt ohne 
zusätzliche Sensoren aus. Nachdem der erforderliche Pumpenvolumenstrom aus 
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den Joystickstellungen ermittelt wurde, wird er als direkte Vorgabe an die elektro
hydraulische Verstellpumpe weitergegeben. Dieser Systemaufbau erfordert eine 
präzise Abstimmung der Pumpe auf die Ventilschieberpositionen, da fehlerhafte 
Volumenstromberechnungen ansonsten zu unerwünschten Systemzuständen 
führen können. Insbesondere im Falle einer Überversorgung, wenn die Pumpe 
zu viel Volumenstrom liefert, verliert das System seine komplette Funktionali
tät. Die vorgeschalteten Druckwaagen schließen und verhindern somit weitere 
Verbraucherbewegungen. Da die Pumpe weiterhin Volumenstrom liefert, steigt 
der Systemdruck auf pmax und der Druckregler übersteuert die Vorgabe und 
schwenkt die Pumpe zurück. Es bietet sich somit an, das System stets in einer 
leichten Unterversorgung zu betreiben. Dies führt zwar zu dem von LSSystemen 
mit vorgeschalteten IDWs bekannten Effekt des langsamer werdenden, lastfüh
renden Verbrauchers (vgl. Kapitel 2.4.2), kleine Abweichungen können jedoch 
vom Bediener kompensiert werden. Dieser wird den entsprechenden Joystick 
in dem Maße weiter auslenken, bis die Verbrauchergeschwindigkeit zu seiner 
Anforderung passt. Kritisch anzumerken ist in diesem Zusammenhang jedoch 
das Systemverhalten beim Wechsel des lasthöchsten Verbrauchers, da dies zu 
unkontrollierten bzw. unbeabsichtigten Geschwindigkeitsänderungen an zwei 
Verbrauchern gleichzeitig führt.

Zur Gewährleistung einer ordentlichen Systemfunktion und einer sauberen 
Volumenstromverteilung entwickelt Djurovic mehrere direkte und indirekte 
Regelungsstrategien, die jedoch die Systemkomplexität und den Komponenten
aufwand erhöhen. Durch die Rückführung des Pumpenvolumenstroms zu einem 
SollIstVergleich werden Unter und Überversorgungszustände effektiv ver
hindert (siehe Abbildung 3.15), allerdings leidet die Energieeffizienz unter den 
zusätzlichen Drosselverlusten. Zudem stehen einer Serienanwendung der hohe 
Preis und die unzureichende Robustheit von Volumenstromsensoren entgegen.
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Alternativ bietet sich die Integration einer Eingangsdruckwaage in das System 
an. Hierbei wird der Pumpenvolumenstrom so geregelt, dass gerade noch kein 
Volumenstrom über diesen Bypass fließt. Als Messgröße kann entweder die Posi
tion der EDW mit einem Wegsensor erfasst werden (siehe Abbildung 3.16) oder 
mittels eines kleinen Volumenstromsensors der Volumenstrom selbst, der über 
die EDW fließt. Nachteilig wirkt sich bei dieser Lösung die Wiedereinführung 
einer hydraulischmechanischen Druckwaage aus. Streng genommen handelt 
es sich bei dieser Art der Pumpenverstellung gar nicht mehr um ein volumen
stromgesteuertes System, sondern vielmehr um ein HMLSSystem mit elektro
hydraulischer Pumpenansteuerung. Dies widerspricht zwar nicht Djurovics 
Bezeichnung ‚Flow Matching‘ , wohl aber der in dieser Arbeit verwendeten Defi
nition einer elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung.

Abbildung 3.17 zeigt eine weitere Ausführung mit indirekter Volumenstromre
gelung, in diesem Fall mittels Lageregelung der IndividualDruckwaagen. Prin
zipbedingt öffnet die Druckwaage des momentan lastführenden Verbrauchers 
am weitesten. Wird deren Schieberstellung mit einem Wegsensor erfasst, kann 
der Pumpenvolumenstrom soweit erhöht werden, bis die Druckwaage gerade 
vollständig geöffnet ist und den Verbrauchervolumenstrom nicht mehr drosselt.

Die dargestellten eBSSSysteme mit vorgeschalteten, konventionellen Druckwaa
gen und reiner Steuerung des Volumenstroms sind schwer beherrschbar und 
verlieren ihre Funktionalität bei Überversorgung. Bei Unterversorgung sind sie 
nicht mehr vollkommen lastunabhängig und erfordern den regelnden Eingriff 
des Maschinenbedieners. Die Einführung geschlossener Regelkreise wider
spricht der eigentlichen Philosophie einer gesteuerten Aufprägung des Volumen
stroms und führt zu einer wesentlichen Erhöhung des Komplexitätsgrades. Vor 
diesem Hintergrund scheinen eBSSSysteme in Stromteilerschaltung die bessere 
Wahl zu sein.
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3.5.3 Stromteilerschaltung  

Ventilblöcke in Stromteilerschaltung verteilen den Volumenstrom unabhängig 
von der Last an den Verbrauchern, auch bei Unter und Überversorgungszustän
den (vgl. Kapitel 2.4.2). Für LoadSensing Systeme sind sie als Standardkompo
nenten mit nachgeschalteten Druckwaagen erhältlich, die sich auch zur 
Verwendung in elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerungen eignen. Aufbau
end auf den Arbeiten von Djurovic, entwickelte Finzel ein auf dem beschrie
benen Funktionsprinzip bestehendes System, das ohne zusätzliche Sensoren, 
Signalrückführungen und geschlossene Regelkreise auskommt /Fin 2010/. Das 
entsprechende System ist in Abbildung 3.18 dargestellt.

Der Pumpenvolumenstrom wird in Abhängigkeit der Anforderungen der Ver
braucher so bestimmt und gesteuert, dass sich eine konstante Druckdifferenz 
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Abbildung 3.18: eBSSSystem mit nachgeschalteten Druckwaagen /HeFi 2008/
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über alle Messblenden einstellt, die zumindest theoretisch beliebig klein gewählt 
werden kann. Indem der höchste Lastdruck in allen Druckwaagen wirkt, ist 
deren Funktion nicht länger drosselnd, sondern entlastend /Axi 2013/ und der 
von der Pumpe bereitgestellte Volumenstrom wird in allen Betriebszuständen 
proportional zu den Ventilstellungen verteilt.

Somit besitzt das System prinzipiell einen zusätzlichen Freiheitsgrad zur Redu
zierung des Drucküberschusses. Das Ventil zum Verbraucher mit der höchsten 
Volumenstromanforderung könnte komplett geöffnet werden, um den Druck
abfall zu minimieren. Zur Beibehaltung der gewünschten Volumenstromteilung 
müssen die Ventile der anderen Verbraucher im gleichen Verhältnis ebenfalls 
weiter geöffnet werden. /Fin 2010/

In der Praxis treten jedoch, insbesondere bei stark unterschiedlichen Verbrau
chervolumenströmen und bei großen Lastdifferenzen, Volumenstromteilungs
fehler auf /FiHe 2008/, da die Druckabfälle über die einzelnen Ventilsektionen 
nicht mehr exakt gleich sind. Die Begründung hierfür findet sich in den physi
kalischen und konstruktiven Eigenschaften des Steuerblocks. Neben Gehäuse
widerständen, internen Leckagen und Strömungskräften zeichnen vor allem die 
Rückstellfedern der Druckwaagen verantwortlich. Diese sind jedoch zur dyna
mischen Stabilisierung und zur Einstellung einer definierten Ausgangsposition 
erforderlich /Fin 2010/. Ihre Federkraft berechnet sich nach Formel (3.5) zu:

F c x FRF o= ⋅ + (3.5)  

Die Federkraft und folglich auch das Kräftegleichgewicht zwischen Feder und 
Druckkräften hängt somit von der momentanen Regelposition der Druckwaage 
ab, die proportional zum Federweg ist. Der schädigende Einfluss der Feder auf 
die Volumenstromgenauigkeit ist umso größer, je kleiner die Druckdifferenz 
über die Messblenden gewählt wird. Für den praktischen Einsatz empfiehlt Fin
zel einen Mindestwert von 7 bar nicht zu unterschreiten.

Zur Verbesserung der Genauigkeit der Volumenstromverteilung seines Sys
tems betrachtet Finzel mehrere unterlagerte Regelkreise, diese erfordern jedoch 
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den Einsatz zusätzlicher Sensoren /Fin 2010/. Auf eine ausführliche Darstellung 
wird an dieser Stelle verzichtet.

Zur Reduzierung der Drosselverluste lastniederer Verbraucher untersucht Fin
zel die Anwendbarkeit seines ELSSystems in einem koppelbaren Mehrkreishyd
rauliksystem am Beispiel eines Hydraulikbaggers /FiJH 2009, /FiHJ 2010/. In der 
vorliegenden Arbeit wird dieser Ansatz jedoch nicht weiter verfolgt, da er weit 
über die Basisidee der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung hinausgeht 
und ein eigenes Forschungsthema darstellt.

Axin stellt ein Bedarfsstromsystem vor, das durch die Verwendung modifizier
ter, vorgeschalteter Druckwaagen ebenfalls in Stromteilerschaltung arbeitet. Statt 
einer starr vorgegebenen Federkraft zur Einstellung der Druckdifferenz werden 
zwei weitere Drucksignale an die Druckwaage angelegt. Deren Differenz dient 
nach Formel (3.6) als Regelgröße.

∆p p pP L= −
0 ,max (3.6)  

Da sich der Pumpendruck p0 in einem Bedarfsstromsystem selbst einstellt und 
um die Leitungs und Drosselverluste höher liegt als der höchste Lastdruck 
pL,max, ist auch die Druckdifferenz immer nur so groß, wie erforderlich, um die 
Widerstände zu überwinden. Im Saturierungsfall bricht diese Druckdifferenz 
zusammen; da sie auf alle Druckwaagen wirkt, nimmt somit auch der Volumen
strom an allen Verbrauchern gleichmäßig ab. Der Schaltplan eines entsprechen
den 2Verbraucher Systems ist in Abbildung 3.19 gezeigt.
Beim Betrieb des Systems in aktiver Unterversorgung zur Reduzierung der 
Drosselverluste, indem die Messblenden weiter geöffnet werden, schlägt Axin 
zusätzlich eine aktive Dämpfungskontrolle vor. Werden Schwingungen im Sys
tem detektiert, werden die Öffnungsquerschnitte der Ventile reduziert, bis die 
Schwingungen abgeklungen sind. Anschließend kehrt das System in den energie
effizienteren Modus zurück. /Axi 2013/
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Die in der Darstellung gezeigten Druckwaagen mit vier Ansteuerungsflächen 
wurden bisher von keinem Hydraulikhersteller in einen serienmäßig verfügba
ren Steuerblock integriert.

3.5.4 Weitere Forschungsaktivitäten  

Aus der Literatur sind noch weitere Konzepte bekannt die im weitesten Sinne als 
elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung zu bezeichnen sind. Diese weichen 
jedoch erheblich von der ursprünglichen Steuerungsphilosophie ab und sind 
nicht als Basis der vorliegenden Arbeit zu betrachten. Als Erweiterung der Arbeit 
von Fedde /Fed 2007/ schlägt Grösbrink eine Kombination aus elektrohydrau
lischer Bedarfsstromsteuerung und konventioneller hydraulischmechanischer 
LoadSensing Regelung (vgl.  Kapitel  2.4.2) vor /GrSH 2010, /Grö 2011/. Ins
besondere in Betriebssituationen mit niedrigem Pumpenvolumenstrom und 
niedrigem Systemdruck verbessert sich durch die Überlagerung der beiden 
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Abbildung 3.19: eBSSSystem in Stromteilerschaltung nach /AxEP 2009/
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Kontrollmechanismen das Verhalten des eigentlichen Bedarfsstromsystems. 
Dieses arbeitet mit vorgeschalteten Druckwaagen und ist für Traktorhydrauliken 
konzipiert. Um eine Hysterese des Schwenkwinkels ausgleichen zu können und 
somit einen hinreichend präzisen Pumpenvolumenstrom einstellen zu können, 
erkauft sich Grösbrink den Vorteil, auf einen Schwenkwinkelsensor verzich
ten zu können, mit der Beibehaltung des schwingungsanfälligen hydraulisch
mechanischen DifferenzdruckReglers. Dieser verhindert beim Ausschwenken 
der Pumpe den Anstieg des Differenzdruckes über einen bestimmten Wert und 
setzt somit die Obergrenze des Pumpenvolumenstroms. Der elektrohydrau
lische Pumpenregler markiert lediglich noch die zugehörige Untergrenze. Der 
entsprechende Regler ist jedoch nicht als reine Volumenstromsteuerung ausge
führt. Mittels einer FuzzyLogik wird dem SollVolumenstrom als zusätzliche 
Regelgröße die adaptive Druckdifferenz zwischen Systemdruck und höchstem 
Lastdruck überlagert.

Eine Kombination aus elektrohydraulischer Druckregelung und elektrohyd
raulischer Volumenstromsteuerung schlägt Axin in /AxEK 2014/ vor. Hierzu 
wird der Systemstatus über Sensoren erfasst, die Regler sind elektronisch ausge
führt. Mittels eines Parameters lässt sich das Verhältnis zwischen beiden Reglern 
verschieben und an den Bedienerwunsch anpassen. 

Xu stellt ein Bedarfsstromsystem vor, das ähnlich wie elektrohydraulische 
LoadSensing Systeme (vgl.  Kapitel  3.4) gänzlich auf IndividualDruckwaagen 
verzichtet. Hierzu müssen die Schieberkennlinien vermessen werden und Druck
aufnehmer die Lastdrücke aller Verbraucher überwachen. Somit kann die Funk
tion einer lastunabhängigen Verbraucheransteuerung von den Messblenden der 
Hauptschieber erfüllt werden. Xu zeigt die Funktionsfähigkeit seines Systems am 
Beispiel eines Hydraulikbaggers. Neben einem Volumenstromsensor zur direkten 
Regelung des Pumpenvolumenstroms sind die hydraulischen Verbraucher mit 
Wegaufnehmern, bzw. im Fall des Schwenkwerks mit Drehwinkelmesser, ausge
stattet, um eine präzise Volumenstromverteilung zu erreichen. /Xu et al. 2012/
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Die Idee des Verzichts auf IDWs, wird im Ausblick der vorliegenden Arbeit 
nochmals aufgegriffen (vgl. Kapitel 9). Da eine Umsetzung jedoch eine Überlage
rung mehrerer geschlossener Regelkreise bedingt und somit nur noch wenig mit 
einer Bedarfsstromsteuerung gemein hat, wird auf eine detaillierte Ausarbeitung 
verzichtet.

Als Erweiterung der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung schlagen 
sowohl Finzel als auch Axin die Einführung getrennter Steuerkanten vor. 
Ihre Betrachtungen erfolgen jedoch ausschließlich auf theoretischer Basis. Da 
die Kapitel 4.6 und 7.3 der vorliegenden Arbeit diesem Thema gewidmet sind, 
erfolgt zunächst die Darstellung des aktuellen Forschungsstandes getrennter 
Steuerkanten.

3.6 Getrennte Steuerkanten  3.6

Die hauptsächlichen Drosselverluste im WegeProportionalventil entstehen an 
der Zu sowie an der Ablaufsteuerkante, die beide als hydraulische Blendenwi
derstände betrachtet werden können. Nach /Fin 2010/ müssen die Steuerkanten 
folgende Aufgaben und Anforderungen erfüllen:

 ▪ Zulaufsteuerkante: Geschwindigkeitssteuerung drückender Lasten, 
Feinsteuergeometrie für präzise Positionierungsaufgaben

 ▪ Ablaufsteuerkante: Geschwindigkeitssteuerung ziehender Lasten, 
geringe Strömungswiderstände bei drückenden Lasten

In der Regel sind die beiden entsprechenden Öffnungsquerschnitte starr gekop
pelt, da sie auf einem gemeinsamen Steuerschieber ausgeführt sind. Insbesondere 
die widersprüchlichen Anforderungen an die Ablaufsteuerkante, in Abhängig
keit der vorherrschenden Lastrichtung, erfordern bei deren Auslegung einen 
Kompromiss zwischen Bedienbarkeit und Drosselverlusten.
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Bei Hydrauliksystemen mit getrennten bzw. aufgelösten Steuerkanten wird das 
Prinzip der Trennung der Funktion angewendet. So können Zu und Ablaufsteu
erkante unabhängig voneinander kontrolliert werden, hieraus leitet sich auch die 
englische Bezeichnungen ‚Independent Metering‘ /ErRP 2008, /SiWe 2013/ bzw. 

‚Individual Metering‘ /Eri 2010, /Axi 2013/ ab. Zudem finden sich in der Literatur 
auch die Abkürzungen SMI(S)MO, die für ‚separate meter-in / (separate) meter-
out‘ stehen /Han et al. 2011, /Ped et al. 2013, /KoMa 2013b/.

Sitte liefert eine umfassende Systematisierung aller denkbaren Layoutmög
lichkeiten zu Hydrauliksystemen mit getrennten Steuerkanten, die in den letzten 
Jahren sowohl aus akademischer Forschung als auch schon in ersten industriellen 
Anwendungen bekannt geworden sind. Hierin unterscheidet er grundlegend zwi
schen Konzepten, die auf der Verwendung von zwei 3/3Wegeventilen oder vier 
2/2Wegeventilen basieren (siehe Abbildung 3.20). Zudem sind beliebige Kombi
nationen aus beiden Grundkonzepten realisierbar. /SiWe 2013/

Abbildung 3.20: Grundprinzipien getrennter Steuerkanten nach /Eri 2007/
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 ▪ Hauptmodus: Die Geschwindigkeit drückender Lasten wird über 
die Zulaufsteuerkante eingestellt. Zur Vermeidung unnötiger Dros
selverluste ist die Ablaufsteuerkante vollständig geöffnet.  
Im Falle ziehender Lasten verhindert die Ablaufsteuerkante Kavitation 
und zu schnelle Zylindergeschwindigkeiten. Als Regelgröße dient der 
Druck in der Zulaufkammer, in der sich kein Vakuum bilden darf.

 ▪ Regenerations-Modus: In diesem Modus werden beide Verbraucher
kammern mit der Pumpe verbunden. Aufgrund des Flächenverhältnis
ses kann ein Differentialzylinder unter Anhebung des Lastniveaus 
jedoch mit signifikant reduziertem Volumenstrombedarf ausgefahren 
werden. Neben der Realisierung einer Eilgangschaltung ist insbesondere 
der Lastfall interessant, 
wenn ein Verbraucher mit 
hoher Last und niedrigem 
Volumenstrombedarf gleich
zeitig mit einem Verbraucher 
mit niedriger Last und 
hohem Volumenstrombe
darf betrieben werden muss. 
Aus der Verschiebung des 
Betriebspunktes des Pumpe 
resultiert eine signifikante 
Reduzierung der Verlustleis
tung (siehe Abbildung 3.21).
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Abbildung 3.21: Reduzierung der Ver
lustleistung im RegenerationsModus

Anhand der freien Wählbarkeit des Volumenstrompfades (B-T unabhängig von 
P-A, bzw. A-T unabhängig von P-B), identifiziert Axin vier unterschiedliche 
Betriebsmodi für Hydrauliksysteme mit getrennten Steuerkanten /Axi 2013/.
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 ▪ Rekuperations-Modus: Ähnlich dem energieneutralen Modus, wird 
die potentielle Energie ziehender Lasten genutzt. Statt die Ablaufsteu
erkante jedoch mit dem Tank zu verbinden, wird der Ölrückfluss zum 
Antrieb anderer Verbraucher oder der Pumpe verwendet. Dies erfordert 
jedoch eine mehrquadrantenfähige Pumpe.

Das Funktionsprinzip der getrennten Steuerkanten ist grundsätzlich in jedem 
ventilgesteuerten Hydrauliksystem einsetzbar. Zur Auswahl eines geeigneten 
Betriebsmodus, muss jedoch der vorliegende Lastfall mit Sensoren bestimmt 
werden. Vorteilhaft erscheint somit eine Integration in elektrohydraulische 
Systeme, die zur Erfüllung ihrer eigenen Systemfunktionalitäten ohnehin meist 
mit Druckaufnehmern ausgestattet sind und deren Steuerung über ausreichend 
Rechenleistung verfügt, um mehrere Steuer und Regelungsaufgaben parallel 
ausführen zu können (vgl. Kapitel 4.6).

 ▪ Energieneutraler Modus: Die Bewegung ziehender Lasten, beispiels
weise das Absenken eines Kranes, kann alternativ zum Hauptmodus 
auch ohne die Bereitstellung von Pumpenvolumenstrom erfolgen, 
indem beide Verbraucheranschlüsse gleichzeitig mit dem Tank verbun
den werden. Fehlendes Öl wird selbstständig aus dem Tank nachgesaugt.
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Zusammenfassend versucht Abbildung 3.22 die in den beiden vorangehenden 
Kapiteln beschriebenen Hydrauliksysteme nach Energieeffizienz und Aufwand 
zu klassifizieren. Die Einordnung erfolgt qualitativ nach der prinzipbedingten 
Verlustleistung sowie nach Komponenten und Inbetriebnahmeaufwand. Farbig 
abgesetzt sind das als Referenzsystem betrachtete LoadSensing (CCHMLS) 
sowie die untersuchte elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung (eBSS).
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Abbildung 3.22: Klassifizierung der beschriebenen Hydrauliksysteme
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4 Eigener Ansatz  4

In diesem Kapitel wird zunächst die Zielsetzung der vorliegenden Arbeit detail-
liert ausgearbeitet und zum Stand der Technik und der Forschung abgegrenzt. 
Hierzu wird der prinzipielle Aufbau der betrachteten elektrohydraulischen 
Bedarfsstromsteuerung dargestellt und diskutiert.

4.1 Zielsetzung  4.1

Der Stand der Technik in Hydrauliksystemen mobiler Arbeitsmaschinen wird 
von hydraulisch-mechanischen Load-Sensing Systemen beschrieben (vgl. Kapi-
tel 2.4.2). Deren Weiterentwicklungsmöglichkeiten sind jedoch nahezu erschöpft. 
Zur weiteren Verbesserung der Energieeffizienz und der Bedienerfreundlichkeit 
bietet sich der Einsatz elektrohydraulischer Komponenten an, deren Entwick-
lungsstand mittlerweile recht weit fortgeschritten ist. Sie zeichnen sich durch ihre 
einfache Ansteuerbarkeit, beispielsweise über CAN-Bus Systeme, die Integrier-
barkeit von Sensoren, wie Druck- und Wegaufnehmern, sowie die softwareseitige 
Parametrierbarkeit charakteristischer Kenngrößen aus.

Die Synthese zu ganzheitlichen, intelligent vernetzten Systemen erfolgt jedoch 
äußerst zögerlich. Dies liegt, trotz der unbestrittenen Vorteile, nicht zuletzt an 
den Vorbehalten der Maschinenhersteller und -käufer. Die vorliegende Arbeit 
will deshalb einen Beitrag dazu leisten, den Markteintritt elektrohydraulischer 
Systeme voranzutreiben und Effizienzsteigerungen mobiler Arbeitsmaschinen 
nachhaltig zu ermöglichen.

Neben der inhaltlichen Weiterentwicklung der im Stand der Forschung vor-
gestellten elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerungen (vgl. Kapitel 3.5) und 
der Integration zum Praxiseinsatz erforderlicher Erweiterungen, erfolgt zudem 
eine Übertragung des Funktionsprinzips auf eine bisher nicht betrachtete 
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Maschinengattung. Basierend auf der Grundlagenforschung /Dju 2007/ wurden 
bisherige Untersuchungen am Beispiel von Baumaschinen wie Hydraulikbag-
gern /Fin 2010/ und Radladern /Axi 2013/ sowie Landmaschinen /Fed 2007/ 
durchgeführt. Diese fanden jedoch bisher keine serienmäßige Umsetzung.

Da die von Kleinserien geprägte, höchst innovationsfreudige Forstmaschi-
nenbranche auf eine schnelle Markteinführung hoffen lässt, wurde im Rahmen 
dieser Arbeit ein Ladekran zur Holzmanipulation als Referenz- und Demons-
tratorobjekt ausgewählt. Ausgehend von dessen charakteristischem Lastzyklus 
(vgl. Kapitel 5), erfolgt zunächst der simulative Vergleich zwischen konventionel-
lem hydraulisch-mechanischem Load-Sensing System und elektrohydraulischer 
Bedarfsstromsteuerung (vgl. Kapitel 6). Primäres Ziel ist hierbei der Nachweis 
des Energieeinsparpotentials des neuen Systems gegenüber dem ursprünglichen, 
bereits weitestgehend optimierten Load-Sensing System der Referenzmaschine. 
Trotz intensiver, kontinuierlicher Arbeitsbelastung kommt diese im Originalzu-
stand bereits ohne Ölkühler aus. Nichtsdestotrotz ist durch die Absenkung des 
Systemdrucks, die durch den Wechsel des Funktionsprinzips möglich wird, eine 
signifikante Effizienzsteigerung zu erwarten.

Die Erprobung und die iterative Optimierung der entwickelten Steuerungs-
algorithmen wird mit Hilfe eines Hydraulikprüfstandes realisiert, der in Kapi-
tel  7 näher betrachtet wird, bevor in Kapitel  8 die detaillierte Vorstellung des 
Demonstrators erfolgt, der mit der neuen elektrohydraulischen Bedarfsstrom-
steuerung arbeitet. Neben objektiven Messergebnissen zum Nachweis der Effi-
zienzsteigerung, sollen auch subjektive Empfindungen der Maschinenbediener 
zum verbesserten Bedienkomfort und damit einer gesteigerten Effektivität zur 
Gesamtbewertung beitragen.

Zunächst jedoch erfolgt die Betrachtung des prinzipiellen Systemaufbaus und die 
Vorstellung der entwickelten Steuerungen.
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4.2 Prinzipieller Systemaufbau  4.2

Die Basisidee der vorgeschlagenen elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung 
ist die direkte Einstellung des Pumpenvolumenstroms anhand der Summe der 
Verbraucheranforderungen. Das System arbeitet somit prinzipbedingt mit auf-
geprägtem Volumenstrom. Der Systemdruck p0 stellt sich in Abhängigkeit des 
höchsten Lastdrucks sowie der Drossel- und Strömungsverluste selbst ein. Da 
im Normalbetrieb weitestgehend auf geschlossene Regelkreise verzichtet werden 
soll, wird das Hydrauliksystem vorteilhaft in Stromteilerschaltung ausgeführt 
(vgl. Kapitel 3.5.3).

Aus den zu erwartenden, zunächst kleinen Stückzahlen leitet sich die Forde-
rung nach serienmäßig erhältlichen Standardkomponenten ab, die bereits auf 
ihre Anwendung in Ladekränen hin optimiert sind. Aufgrund der Ähnlichkeit 
des konduktiven Teils zu Load-Sensing Systemen, bietet sich die Möglichkeit 
der Auswahl eines Steuerblocks aus einem entsprechenden LS-Ventilbaukas-
ten an. Die Wahl fällt auf ein Wege-Proportionalventilsystem der Baureihe 
LVS12 der Firma Bucher Hydraulics /Buc 2009/. Diese Ventile verfügen über 
nachgeschaltete Druckwaagen, Wegaufnehmer zur Lageregelung der Ventil-
schieber und sind über CAN-Bus ansteuerbar. Wurden Druckaufnehmer in 
vorhergehenden Veröffentlichungen noch als wenig robust und zu teuer angese-
hen /FiHD 2006, /Fin 2010/, sind sie im LVS12-Ventil mittlerweile mit lediglich 
geringen Mehrkosten als integrierte Sensoren erhältlich. Die Basisfunktionalität 
der Bedarfsstromsteuerung ist ohne Druckwerte realisierbar, allerdings wer-
den sie zur Implementierung praxisrelevanter Zusatzfunktionen benötigt (vgl. 
Kapitel 4.5.1 und 4.5.3). Neben den Druckwerten, wird auch die aktuelle Schie-
berposition über den CAN-Bus an die Steuerung zurückgeführt. Zur Pumpen-
ansteuerung wird hierdurch eine Mischkalkulation aus Joystick-Signalen und 
Schieberpositionen ermöglicht (vgl. Kapitel 4.4) um eine optimale Synchronisa-
tion zwischen bereitgestelltem Pumpenvolumenstrom und angefordertem Ver-
brauchervolumenstrom zu gewährleisten und eine gegenseitige Beeinflussung 
der Verbraucher zu verhindern.



68

 4 Eigener Ansatz 

Abbildung 4.1 zeigt den prinzipiellen Systemaufbau der elektrohydraulischen 
Bedarfsstromsteuerung für zwei Verbraucher. Der Ventilblock in Scheibenbau-
weise erlaubt die einfache Integration weiterer Verbraucher. Die Darstellung der 
nachgeschalteten Druckwaagen wurde in Anlehnung an /Buc 2009/ gewählt, da 
sie anschaulich die Abschneidung des Lastdruckes von der Lastmeldeleitung bei 
inaktivem Verbraucher zeigt. Diese dient im eBSS-System lediglich der Ansteue-
rung der IDWs und wird nicht aus dem Ventilblock herausgeführt. Die beiden 
analogen Drucksensoren zur Erfassung des Systemdrucks p0 und des höchsten 
Lastdrucks pL,max sind für das Basissystem ebenfalls nicht relevant, erlauben 
jedoch eine präzisere Steuerung des Pumpenvolumenstroms (vgl.  Kapitel  4.4). 
Weiterhin wird mit ihrer Hilfe ein Zusatzmodus zum Betrieb von Nebenverbrau-
chern realisiert, die während des Hauptlastzyklus nicht verwendet werden 
(vgl. Kapitel 4.5.4).
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Abbildung 4.1: Hydraulikschaltplan des prinzipiellen eBSS-Systemaufbaus
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Die Verstellpumpe der Baureihe A10VO der Firma Bosch Rexroth ist elektro-
nisch ansteuerbar /Bos 2011/. Zu Absicherung des Systems gegen unzulässig 
hohe Drücke ist die Pumpe zusätzlich mit einem Druckregler ausgerüstet. Dieser 
schwenkt die Pumpe beim Erreichen eines eingestellten Maximaldruckes pmax 
zurück. In diesem Fall wird das elektronische Schwenkwinkelsignal übersteuert. 
Der primäre Energiewandler, in Forstmaschinen typischerweise eine Verbren-
nungskraftmaschine, bleibt zunächst unberücksichtigt und wird lediglich als 
konstante Drehzahlquelle betrachtet.

4.3 Berechnung der Ventilstellung  4.3

Hydraulische Proportionalventile haben aufgrund ihrer konstruktionsbedingten, 
geometrischen Beziehungen wie z.B. Vorsteuerkerben, aber auch durch Ferti-
gungstoleranzen, zunächst keinen linearen Zusammenhang zwischen Schieber-
weg y und Öffnungsquerschnitt A0 . Und somit auch nicht zu dessen 
Proportionalität zum Volumenstrom Q , der über die Messblende strömt. Eine 
typische Schieberkennlinie entspricht qualitativ eher Abbildung 4.2|a.

Da für die Funktionalität der Bedarfsstromsteuerung jedoch ein linearer Zusam-
menhang zwischen Ventilansteuerung und fließendem Volumenstrom vorteilhaft 
ist (Abbildung 4.2|c) bietet die integrierte Ventilelektronik VMC die Möglichkeit, 
eine individuelle Schieberkennlinie iSK (Abbildung 4.2|b) zu hinterlegen. Diese 
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Kennlinie muss bei jedem Ventilschieber für beide Flussrichtungen, P-A und P-B, 
separat ermittelt werden (vgl. Kapitel 7.2.1). Hierzu wird zuerst eine konstante 
Einstelldruckdifferenz ΔpR festgelegt. Diese entspricht in etwa der Grenzdruck-
differenz Δpmax , bei der das System später betrieben werden soll, Formel (4.1).

∆ pp pLR ,max−= 0 bar10=maxp∆!≈ (4.1)  

Anschließend wird bei vollständig geöffnetem Ventil der Volumenstrom so lange 
erhöht, bis die Druckdifferenz, die über das Ventil abfällt, den Einstellwert ΔpR 
erreicht. Der ermittelte Wert Qi,max stellt in der Folge auch den maximal per Joy-
stick anforderbaren Volumenstrom dar, Ji,max ≙ Qi,max. Im nächsten Schritt wird 
der Volumenstrom in 10 %-Schritten reduziert und der Schieber jeweils soweit 
geschlossen, bis sich die Einstelldruckdifferenz ΔpR wieder eingestellt hat. Die 
ermittelten Schieberpositionen yi,10% .. yi,100% werden zu einer Kennlinie zusam-
mengesetzt. Als Startwert yi,0% dient der ebenfalls am Einstellprüfstand ermittelte 
Öffnungspunkt, ab dem der Ölstrom gerade zu fließen beginnt.

Die Steuerungsarchitektur zur Schieberverstellung ist in Abbildung 4.3 gezeigt. 
Zur präzisen Positionierbarkeit eines Verbrauchers wird dem ursprünglichen 
Joysticksignal bei Bedarf ein individuell parametrierbarer Feinsteuerbereich auf-
modelliert. Würde der auf diese Weise ermittelte Soll-Volumenstrom, angepasst 
an die Pumpendynamik2, direkt in eine Soll-Schieberposition überführt und der 
entsprechende Volumenstrom von der Pumpe zur Verfügung gestellt, würde sich 
die Grenzdruckdifferenz Δpmax = 10 bar einstellen. Eine weitere Verbesserung 
der Energieeffizienz gelingt durch die spezielle eBSS-Systemarchitektur in Strom-
teilerschaltung und den, im Vergleich zu LS-Systemen, zusätzlichen Freiheitsgrad 
der direkten Pumpensteuerung. Die Messblenden können weiter geöffnet wer-
den, wodurch der Volumenstrom weniger stark gedrosselt wird und der Druck-
abfall sinkt. Das System wird somit in einer künstlichen, jedoch kontrollierten 
Unterversorgung betrieben. Hierzu wird die Messblende mit dem größten Ver-
hältnis w zwischen angefordertem und jeweiligem Maximalvolumenstrom, voll-

2 Die Notwendigkeit dessen wird in Kapitel 4.4 begründet.
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ständig geöffnet. Die Messblenden aller weiteren aktiven Verbraucher werden im 
gleichen Verhältnis wmax weiter aufgesteuert. Somit bleibt das Öffnungsverhält-
nis aller Messblenden gleich und die gewünschte Volumenstromaufteilung bleibt 
erhalten. Es gilt jedoch zu beachten, dass diese Fähigkeit der Druckwaagen nur 
bis zu einer minimalen Druckdifferenz von Δpmin = 4 bar erhalten bleibt, wes-
halb eine zugehörige Überwachung implementiert werden muss. Ein passender 
Regler reduziert die zusätzlichen Ventilöffnungen entspre-
chend  (wmax = f (Δp ≥ 4 bar)). Da im eBSS-System auch weiterhin ungewollte 
Unterversorgungszustände durch Pumpen-Saturierung auftreten können 
(vgl. Kapitel 4.5.2), wird der Regler in diesem Fall ebenso aktiv, sobald die Druck-
differenz zu weit absinkt.

Analog zum Algorithmus zur Ventilansteuerung der einzelnen Verbrauchervolu-
menströme stellt deren Kombination zu einer adäquaten Pumpenverstellung ein 
Hauptmerkmal der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung dar.

4.4 Berechnung der Pumpenansteuerung  4.4

Der anzufordernde Pumpenvolumenstrom QP,soll setzt sich aus der Summe des 
Volumenstrombedarfs der Verbraucher ΣQi,soll sowie aus dem zur Verstellung der 
Hauptschieber erforderlichen Steuerölstrom QSt zusammen. Letzterer hat einen 
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konstanten, ständig benötigten Anteil sowie weitere, ebenfalls konstante Anteile 
für jeden momentan aktiven Verbraucher. Die genauen Werte sind dem Ventil-
hersteller bekannt und können als Parameter in der Steuerung hinterlegt werden.

Zur Berechnung von ΣQi,soll hingegen bieten sich grundsätzlich zwei verschie-
dene Methoden an. Zum einen entsprechen die Joysticksignale jeweils dem 
Volumenstrombedarf der Verbraucher. Deren Summe kann folglich direkt als 
erforderlicher Netto-Pumpenvolumenstrom interpretiert werden. Zum anderen 
korrelieren die Öffnungsquerschnitte der Wegeventile mit den gewünschten 
Soll-Volumenströmen der Verbraucher bei entsprechend konstantem Druck-
abfall. Aus den gemessenen und zurückgeführten Schieberpositionen lässt sich 
folglich wiederum der erforderliche Pumpenvolumenstrom berechnen. Im sta-
tionären Fall, wenn sich die Verbraucheranforderungen nicht ändern, ergeben 
beide Berechnungsmethoden das gleiche Ergebnis. Besonderes Augenmerk muss 
jedoch auf jene dynamischen Systemzustände gelegt werden, während denen 
sich Verbrauchergeschwindigkeiten ändern sollen oder Verbraucher hinzu- bzw. 
abgeschaltet werden. Durch die stromteilenden Eigenschaften der nachgeschalte-
ten Druckwaagen wirken sich Synchronisierungsfehler zwischen Ventilschieber 
und Schwenkwinkel auf alle übrigen Verbraucher aus und führen an diesen zu 
unerwünschten Beschleunigungen. Dieser Effekt soll in Anlehnung an die, in 
Kapitel  3.3.2 erläuterte Transiente Unsicherheit, mit Transienter Ungenauigkeit 
bezeichnet werden.

Zur möglichst exakten Berechnung und Einstellung des anzufordernden 
Pumpenvolumenstroms QP,soll werden deshalb verschiedene Ansätze kombiniert. 
Zunächst werden die Reaktionszeiten tre sowie Verstellzeiten tdis und -geschwin-
digkeiten vdis sowohl der Ventile, als auch der Pumpe ermittelt (vgl. Kapitel 7.2.2). 
Geeignete Totzeitglieder und Übertragungsfunktionen würden somit die idea-
lisierte Synchronisierung der Start- und Endzeitpunkte von Verstellungen, in 
Abhängigkeit der jeweils langsameren Funktion, rein anhand der Joystickstel-
lungen erlauben. Aufgrund instationärer, innerer und äußerer Einflussfaktoren, 
bspw. der Last, können die Verstellzeiten jedoch variieren. Um diesen Effekt 
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auszugleichen wird der aus den Joysticksignalen ermittelte Pumpenvolu-
menstrom ΣQi,soll* zunächst an die hinterlegte Ventildynamik angepasst und 
anschließend mit einem Korrekturwert beaufschlagt, der aus den tatsächlichen 
Schieberpositionen ermittelt wird (siehe Abbildung 4.5). Um aus diesen auf die 
zugehörigen Soll-Volumenströme Qi,soll° schließen zu können, muss zunächst der 
Faktor wmax für die zusätzlichen Ventilöffnungen wieder herausgerechnet wer-
den. Anhand der individuellen Schieberkennlinien können die Soll-Volumen-
ströme abgelesen und zu dem entsprechenden Gesamtwert aufsummiert werden. 
Die Gewichtung k wird in Abhängigkeit der Differenz beider Werte ΣQi,soll* und 
ΣQi,soll° zu Gunsten des letzteren verschoben. Die Vorgehensweise vereint die 
Schnelligkeit der Joysticksignal-Berechnungsmethode mit der Genauigkeit der 
Schieberposition-Berechnungsmethode und ermöglicht die präzise Synchroni-
sation des jeweiligen Verbrauchervolumenstroms Qi,ist mit der entsprechenden 
Anforderung Qi,soll .

Unter Berücksichtigung des volumetrischen Pumpenwirkungsgrades kann aus 
dem anzufordernden Pumpenvolumenstrom QP,soll eine zugehörige Schwenk-
winkelvorgabe αsoll ermittelt werden. Mit steigendem Systemdruck nimmt die 
interne Leckage der Pumpe zu und somit der effektiv in das System geförderte 
Volumenstrom QP,eff im Verhältnis zum theoretischen Pumpenvolumenstrom 
QP,th ab. Es gelten die Formeln (4.2) und (4.3):

Q n VP th G,max, = ⋅ ⋅α (4.2)  

Q Q f p nP eff P th vol vol, , ( , , , )= ⋅η η α ϑmit 0 = (4.3)  

Die Erfassung des Systemdruckes p0 erlaubt eine Berücksichtigung des druckab-
hängigen Wirkungsgrades ηvol der Pumpe zur Berechnung der Schwenkwinkel-
vorgabe nach Abbildung 4.4. Als Vorgriff auf Kapitel 7 zeigt die Darstellung reale 
Messreihen vom Prüfstand, die zu einem entsprechenden Kennfeld verarbeitet 
werden. Weitere Abhängigkeiten des volumetrischen Pumpenwirkungsgrades 
von der Antriebsdrehzahl n und der Viskosität ν und damit der Öltemperatur ϑ 
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fließen ebenfalls in das Kennfeld zur Bestimmung der Schwenkwinkelvorgabe 
ein. Auf deren grafische Darstellung wurde aus Gründen der Übersichtlichkeit in 
der Abbildung jedoch verzichtet.

Eine evtl. auftretende Hysterese zwischen Ein- und Ausschwenkvorgängen kann 
durch die Integration eines Schwenkwinkelsensors und einer entsprechenden 
Signalrückführung von der Steuerung ausgeregelt werden. Zusammenfassend ist 
die Steuerungsarchitektur zur Pumpenverstellung in Abbildung 4.5 gezeigt.
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Der Dieselmotor wird mit der konstanten Drehzahl nNenn betrieben. Übersteigt 
jedoch die angeforderte Hydraulikleistung die momentan verfügbare Leistung 
der VKM, geht diese in die Drehzahldrückung. Somit stimmen angeforderter 
und bereitgestellter Pumpenvolumenstrom nicht mehr überein und das System 
befindet sich in einem Unterversorgungszustand, der eigentlich durch weiteres 
Ausschwenken der Pumpe ausgeglichen werden könnte. Hierdurch würde jedoch 
die Hydraulikleistung noch weiter steigen, was schlussendlich zum „Abwürgen“ 
des Dieselmotors führen könnte. Aus diesem Grund wird bei der Berechnung der 
Schwenkwinkelvorgabe auf die Berücksichtigung einer schwankenden Antriebs-
drehzahl verzichtet. Ohnehin erlauben die vorhandenen Sensordaten eine stän-
dige Überwachung der Leistungsflüsse und verhindern somit Systemzustände, 
bei denen die Leistungsanforderung die aktuell verfügbare Antriebsleistung 
übersteigt (vgl. Kapitel 4.5.3).

4.5 Zusatzfunktionen  4.5

Die entwickelten und dargestellten Steuerungslösungen zur Ventil- und Pum-
penverstellung unterscheiden sich grundlegend vom entsprechenden Stand der 
Forschung, die Philosophie zur Realisierung der Basisfunktionalität bleibt jedoch 
erhalten (vgl.  Kapitel  3.5). Um jedoch eine elektrohydraulische Bedarfsstrom-
steuerung in eine seriennahe Anwendung, insbesondere in einen Forstkran zu 
integrieren, bedarf es einiger Erweiterungen, die im Folgenden vorgestellt werden.

4.5.1 Zylinder-Endanschlag Problematik  

Ein Problem, das von den bisher vorgestellten Regelungsstrategien nicht erfasst 
wird, tritt auf, wenn die Last an einem Verbraucher zu groß ist, um ihn zu bewe-
gen. Oder wenn ein linearer Verbraucher gegen einen Anschlag fährt, sei es die 
eigene Zylinderendlage oder auch ein unbeweglicher Körper im Bewegungspfad. 
Während der Reaktionszeit des Bedieners, bis dieser die Joystickeinstellung 
zurück nimmt, bleibt der Ventilschieber weiterhin geöffnet. Es kann jedoch kein 
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weiteres Öl zum Verbraucher fließen. Da die Berechnung des Pumpenvolumen-
stroms anhand der Joystick- sowie der Schieberpositionen erfolgt, würde wäh-
renddessen zu viel Öl ins System gefördert, wodurch die übrigen Verbraucher in 
unerwünschter und evtl. unkontrollierbarer Weise beschleunigt würden. Gleich-
zeitig steigt jedoch der Systemdruck bis zu seinem, am hydraulisch-mechani-
schen Druckregler eingestellten Maximalwert pmax , sodass alle 
Individual-Druckwaagen schließen und kein weiterer Volumenstrom mehr über 
die Messblenden zu den übrigen Verbrauchern fließen kann, wodurch auch diese 
stehen bleiben. Der Druckregler verschwenkt die Pumpe nahezu in ihren Null-
hub und hält den maximalen Systemdruck aufrecht. Dieses Verhalten ist in 
Abbildung 4.6 dargestellt.

QP,sol l , pmax

pmax

Controller

ΣQi

CAN-Bus

FL2 FL3

Q1, pmax Q2*, pL2 Q3*, pL3

y1 y3y2

Abbildung 4.6: Systemverhalten beim Erreichen eines starren Anschlages
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Sobald der Maschinenführer die ohnehin blockierte Funktion beendet, kann er 
die restlichen Verbraucher wieder wie gewohnt bedienen. Es sind jedoch auch 
Betriebsszenarien denkbar, während denen der Bediener eine Funktion absicht-
lich bis zu einem Anschlag fährt, den Schieber offen hält und mit den anderen 
Verbrauchern gleichzeitig Bewegungen ausführen muss. Dies ist beispielsweise 
beim Forstkran der Fall, wenn ein Holzstamm nur mit den Greiferspitzen 
gegriffen werden kann, um ihn aus einem Polter herauszuziehen. Typischer-
weise bleibt der Kranbediener auf Druck damit der Stamm nicht während der 
Bewegung herausrutscht.

Komplette Systemstillstände werden in konventionellen LS-Systemen mit nach-
geschalteten Druckwaagen durch sogenannte Schock– / Nachsaugventile verhin-
dert. Hierbei handelt es sich um eine Kombination aus Rückschlagventil und DBV 
zur verbraucherseitigen Druckbegrenzung. Die Hauptfunktion ist der Schutz der 
Verbraucher vor Überlastsituationen, die von anderen Verbrauchern induziert 
werden. So sinkt beispielsweise der Hubarm eines Forstkranes (vgl. Abbildung 
2.10) langsam ab, wenn sich durch das Auskragen des Wipparms der Hebelarm 
vergrößert und somit der Verbraucherdruck im Hubarm unzulässig hohe Werte 
erreicht. Der Öffnungsdruck pS/N der entsprechenden DBV-Funktion liegt unter-
halb des maximalen Systemdruckes pmax . Beim Erreichen eines Anschlages steigt 
der Systemdruck folglich nicht so hoch, dass der Druckregler aktiv würde. Statt-
dessen wird der betreffende Verbrauchervolumenstrom zum Tank entspannt und 
die übrigen Verbraucher arbeiten gemäß ihrer Einstellung weiter.

Eine elegantere Lösung bietet sich durch die Verwendung der elektrohydrau-
lischen Ventile mit eigenen Microcontrollern und integrierten Drucksensoren. 
Diese ermöglichen die Kaskadierung einer priorisierten, software-technisch 
gelösten Sicherheitsfunktion, deren Ansprechdruck psDBV nochmals etwas nied-
riger liegt, Formel (4.4).

p p psDBV S N< <
/ max (4.4)  

Erreicht der Lastdruck, sei es durch eine zu schwere Last oder einen mechani-
schen Anschlag, den voreingestellten Ansprechdruck, wechselt die Steuerung 
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vom Volumenstrom-Modus in einen Druckregel-Modus. Die Joystickvorgabe 
wird ignoriert und der Ventilschieber wird aktiv soweit geschlossen, dass der 
Druck nicht weiter ansteigen kann. Der Aufbau des zugehörigen Reglers ist in  
Abbildung 4.7 gezeigt. Das Proportionalventil ist vereinfachend als Messblende 
mit nachgeschalteter Druckwaage dargestellt.

Der Drucksensor (1) erfasst den momentanen Lastdruck pL und leitet ihn an 
einen Begrenzer (2) weiter. Dieser gibt nur Werte weiter, die größer sind, als der 
eingestellte Ansprechdruck psDBV, ansonsten eben genau diesen. Der Begrenzer 
dient somit als Trigger für den Schalter (6), der vom Joystick-Modus auf den 
Druckregel-Modus umschaltet, sobald ein von Null verschiedener Wert an 
seinem Schalteingang anliegt. Der eigentliche Regler (3) besitzt einen propor-
tionalen sowie einen integrierenden Anteil um ausreichende Regelgüte und 
Schnelligkeit zu gewährleisten.

Geschlossene Regelkreise, deren Regelstrecke einer Stellgrößenbeschrän-
kung unterliegt, weisen ein spezielles Übertragungsverhalten auf. Solange die 
Beschränkung aktiv ist, im Falle des Ventils befindet sich demnach der Schie-
ber in komplett geöffneter oder vollständig geschlossener Stellung, läuft der 
Prozess unabhängig von der Eingangsgröße mit konstanter Ausgangsgröße. 
Der Regelkreis ist währenddessen folglich offen, der Regelfehler e wird jedoch 
weiter aufintegriert und die Regelgröße y nimmt sehr große Werte an. Sobald 
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Abbildung 4.7: Reglerarchitektur zur software-technischen Druckbegrenzung
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die Saturierung der Regelstrecke endet und diese wieder auf Eingangsgrößen 
reagieren kann kommt es zu starken Überschwingern bis der Regelfehler abge-
baut ist. Dem für die Regelkreisdynamik ungünstigen „Hochlaufen“ des Integrie-
rers kann ein zusätzlicher Anti-Windup Regelkreis (4) entgegenwirken. Hierzu 
wird ein Modell der Stellgrößenbeschränkung als Saturierungs-Glied (5) in den 
Regelkreis aufgenommen und die Differenz zwischen dessen Ein- und Ausgang 
gebildet. Diese stellt einen Ersatz-Regelfehler e* dar, der als Eingangssignal an 
den Integrierer übergeben wird. Dessen Ausgangssignal strebt somit einem Wert 
zu, statt unkontrolliert zu wachsen. /PrGa 1993, /ÅsMu 2012/

Während der Druckregel-Modus aktiv ist, unterscheiden sich Joystickstellung 
und Schieberposition des betreffenden Verbrauchers stark. Der Steuerungsal-
gorithmus der Pumpenverstellung detektiert dies und führt die Berechnung 
des Soll-Volumenstroms ausschließlich anhand der Schieberpositionen durch, 
indem der Korrekturfaktor k zu Null gesetzt wird (siehe Abbildung 4.5). Somit 
entspricht der bereitgestellte Volumenstrom exakt dem Bedarf der übrigen 
Verbraucher.

4.5.2 Kontrollierte Beendung von Unterversorgungszuständen  

Bei der Synchronisation von Ventil- und Pumpenstellungen werden Unterver-
sorgungszustände nicht gezielt von der Steuerung verhindert. Sie werden in 
gewissen Grenzen sogar gezielt herbeigeführt, um den Druckabfall über den 
Wegeventilen zu reduzieren und somit die Energieeffizienz des Systems zu ver-
bessern (vgl. Kapitel 4.4). Die korrekte Volumenstromverteilung zwischen den 
einzelnen Verbrauchern wird von den nachgeschalteten IDWs sichergestellt, 
auch wenn die Unterversorgung durch eine Pumpen-Saturierung hervorgerufen 
wird. In diesem Fall bleibt die Proportion der Volumenstromteilung zwar erhal-
ten, die Verbrauchergeschwindigkeiten nehmen jedoch ab und entsprechen nicht 
mehr dem Bedienerwunsch.
Besonderes Augenmerk muss demnach auf das Ende von Unterversor-
gungszuständen gelegt werden. So ist beispielsweise die Antizipation von 
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Kranbewegungen und die Positionierungspräzision schwer zu beherrschen, 
wenn die schnelle Bewegung eines Zylinders beendet wird und somit die Unter-
versorgung ebenfalls endet, während gleichzeitig ein anderer Verbraucher fein-
positioniert wird. Dieser erhält als Reaktion eine Volumenstromspitze, bewegt 
sich wieder mit der ursprünglich eingestellten Geschwindigkeit und kann über 
das Ziel hinaus schießen.

Zur Vermeidung dessen werden Unterversorgungszustände von der Steue-
rung erfasst, ein regelnder Eingriff erfolgt jedoch lediglich während der Been-
dung des Zustandes. Die ohnehin verfügbaren Sensordaten ermöglichen die 
Berechnung der Differenz zwischen Ist- und Sollgeschwindigkeiten. Durch die 
gezielte Aktivierung einer Rampe, die im Normalbetrieb des Kranes hinderlich 
wäre, wird die Verbrauchergeschwindigkeit langsam wieder an die eigentliche 
Bedienervorgabe angepasst.

4.5.3 Globale und Individuelle Leistungsregelungen  

Bei der Auslegung des Antriebsstranges der Arbeitshydraulik mobiler Arbeits-
maschinen wird die installierte, hydraulische Eckleistung üblicherweise deutlich 
höher gewählt als die Maximalleistung, die von der VKM erbracht werden kann. 
Im überwiegenden Teillastbetrieb der Arbeitshydraulik kann der Verbrennungs-
motor somit im Bereich seines geringsten spezifischen Verbrauchs nahe seiner 
Leistungsgrenze betrieben werden. Um ihn jedoch vor Überlastung zu schützen, 
wird der Pumpensteuerung ein hydraulisch-mechanischer Leistungsregler über-
lagert, der die abrufbare hydraulische Leistung durch parallel zuzuschaltende 
Federn an den hyperbolischen Verlauf der VKM-Leistung annähert.

Insbesondere in hydraulischen Mehrkreissystemen muss ein globaler Leis-
tungsregler die Summe der einzelnen Pumpenleistungen überwachen und geeig-
net begrenzen. Hierzu sind in konventionellen Hydrauliksystemen komplizierte 
hydraulisch-mechanische Regler erforderlich die aus Kurvenscheiben, Nocken 
oder Hebelgetrieben aufgebaut sind (vgl. /Mur 2012a/).
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Die vorgeschlagene elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung hingegen ver-
fügt zur Regelung ihrer Basisfunktionen (vgl. Kapitel  4.2 bis 4.4) bereits über 
zahlreiche Sensordaten, die nebenbei auch zur Ermittlung sämtlicher Leistungs-
flüsse herangezogen werden können.

Das Steuergerät des Verbrennungsmotors ermittelt aus der Drehzahl n und der 
Einspritzmenge Ve das Abtriebsmoment Tab , welches der Mobilsteuerung über 
den J1939 CAN-Bus zugänglich ist. Nach Formel (4.5) kann hieraus die momen-
tan verfügbare Leistung des Verbrennungsmotors berechnet werden.

PVKM = T  nab ⋅ 2π (4.5)  

Die mechanische Antriebsleistung einer Hydraulikpumpe ist durch die Formeln 
(4.6) und (4.7) gegeben:

P Q p p n V phyd P eff T G= ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅, ( )0 0α (4.6)  

P Pmech hyd
hm vol

= ⋅
⋅
1

η η (4.7)  

Die erforderlichen Größen zur Berechnung sind alle bekannt bzw. stehen als 
aktuelle Messwerte zur Verfügung. Da der Tank nicht vorgespannt ist kann des-
sen Druck pT vernachlässigt werden. Die Wirkungsgrade können als Kennfelder 
in der Steuerung hinterlegt werden.

Zur Absicherung von Mehrkreissystemen ergibt sich somit folgende Forde-
rung, Formel (4.8), in der zusätzlich der Leistungsbedarf der Nebenverbraucher 
berücksichtigt werden muss. Durch die elektronische Regelung kann zudem die 
ansonsten starre Kopplung zwischen den Leistungssenken aufgehoben werden 
und es kann eine bedarfsgerechte Priorisierung erfolgen.

P P P P PVKM mech K mech K mech Ki NV≥ + + + +, , ,...1 2
! (4.8)  

Neben der globalen, ermöglicht das eBSS-System zudem eine individuelle Leis-
tungsregelung der einzelnen Verbraucher. Nicht zum Schutz der VKM, sondern 
zum schonenderen Umgang mit der Gesamtmaschine, zur feinfühligeren und 
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sichereren Bewegung schwerer Lasten oder aber auch zur Freigabe kurzzeitiger 
Überlastung.

Über die in den Ventilsektionen integrierten Drucksensoren und die geomet-
rischen Zylinderparameter kann die Lastkraft kontinuierlich berechnet werden. 
So bietet es sich beispielsweise bei besonders schweren Lasten an, nur kleine 
Volumenströme freizugeben, um Lastspitzen durch die Dynamik der Bewegung 
zu dämpfen. In die gleiche Richtung zielt die lastabhängige Anpassung von 
Rampenfunktionen zur Begrenzung der Verbraucherbeschleunigungen. Diese 
sind in konventionellen Steuerungen als starre Kennlinien hinterlegt und bil-
den somit stets einen Kompromiss. Entweder werden Bewegungen ohne Last 
zu stark gedämpft oder die Rampen sind bei Bewegungen mit großen Lasten 
nahezu wirkungslos. Stehen dem System hingegen Informationen zur aktuellen 
Beladungssituation zur Verfügung, kann hieraus ein Skalierungsfaktor für die 
Rampen abgeleitet werden.

Andererseits ermöglicht ein zeitlich begrenzter Zusatzmodus das sehr lang-
same Heben von Lasten, deren Bewegung eigentlich von der elektronischen 
Druckbegrenzung (vgl. Kapitel 4.5.1) verhindert würde, weil sie zu schwer sind. 
Ein Beispiel hierfür ist das Verladen des Anhängers eines Kurzholztransporters 
für Leerfahrten, der hierzu mit dem Holzladekran auf die Ladefläche der Zugma-
schine gehoben wird. Konventionelle Hydrauliksysteme benötigen hierzu kom-
plizierte Zusatzschaltungen, die hydraulisch-mechanische Überlastsicherungen 
vorübergehend deaktivieren können, beispielsweise durch Aufschaltung eines 
zusätzlichen Steuerdrucks. Alternativ werden auch Verstell-DBVs und von Hand 
zu verstellende Sicherheitsventile eingesetzt. Letztere bergen jedoch das Risiko, 
von nachlässigen Bedienern nicht wieder zurückgestellt zu werden.

4.5.4 EHLS-Modus für Nebenverbraucher  

Hydrauliksysteme können neben den Hauptverbrauchern, die während des cha-
rakteristischen Lastzyklus aktiv sind (vgl.  Kapitel  5), zahlreiche Nebenverbrau-
cher besitzen, die nur selten, z.B. während der Rüstzeiten betätigt werden. Die 
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Implementierung der kompletten eBSS-Funktionalität in deren Ventilsektionen 
ist wirtschaftlich nicht sinnvoll. Um Verbraucher mit unbekanntem Volumen-
strombedarf dennoch in Bedarfsstromsysteme einbinden zu können finden sich 
in der Literatur einige Vorschläge. Mättälä erweitert Djurovics Interpretation 
eines Bedarfsstromsystems mit positionsgeregelter Eingangsdruckwaage (vgl. 
Abbildung 3.16) um eine weitere Schaltstellung ebendieser EDW /Mät et al. 2007/. 
Da die Pumpe in diesem System ohnehin nicht direkt volumenstromgesteuert ist, 
sondern durch die Positionsregelung der EDW indirekt druckgeregelt, werden 
alle Verbraucher mit dem geforderten Volumenstrom versorgt. Zum flüssigen 
Betrieb zusätzlicher Verbraucher, muss jedoch die Druckdifferenz über die EDW 
angehoben werden, wozu die zusätzliche Schaltstellung eingeregelt wird. In die-
ser ist das Federpaket so abgestimmt, dass die Druckdifferenz im LS-ähnlichen 
Bereich liegt.

Die von Grösbrink vorgestellte Bedarfsstromsteuerung mit ablösender För-
derstromregelung (vgl. Kapitel 3.5.4) ermöglicht in ähnlicher Weise den Betrieb 
von Nebenverbrauchern. Die traktorspezifische Ausrichtung des Systems und der 
damit verbundene, durchaus zu erwartende Betrieb von Verbrauchern mit unbe-
kanntem Volumenstrombedarf am Power-Beyond Anschluss, erfordert die auto-
matische Detektion dieses Betriebszustandes. Zur parallelen Versorgung beider 
Verbraucherarten, wird die Pumpe jedoch in einen reinen Differenzdruck-Re-
gelmodus umgeschaltet. Die erforderliche Druckdifferenz reduziert die Ener-
gieeffizienz und gegenüber einem konventionellen HMLS-System ist in diesem 
Betriebsmodus nur mehr eine marginale Einsparung zu erwarten. /Grö 2011/

Eriksson zeigt in /ErPa 2010/ eine weitere Möglichkeit auf, Nebenver-
braucher im Bedarfsstromsystem zu betreiben. Aufbauend auf die von Axin 
vorgeschlagene Bedarfsstromsteuerung mit vorgeschalteten Druckwaagen in 
Stromteilerschaltung (vgl. Kapitel 3.5.3), nutzt er eine zusätzliche Ventilsektion 
mit vollständiger eBSS-Funktionalität als variable Volumenstromquelle. An 
dieser wird ein Open-Center Subsystem angeschlossen, das theoretisch beliebig 
viele Nebenverbraucher in Reihenschaltung versorgen kann (vgl. Abbildung 2.3). 
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Diese Verbraucher besitzen die für OC-Systeme typischen Eigenschaften, wie 
Lastabhängigkeit und gegenseitige Beeinflussung (vgl.  Kapitel  2.1). Ist der par-
allele Verbraucherbetrieb nicht erforderlich, ist die Verwendung kostengünstiger 
Schaltventile möglich, da der Volumenstrom am eigentlichen Bedarfsstromventil 
einstellbar ist.

Die Fragestellung in Bezug auf den dieser Arbeit zugrunde liegenden Forst-
kran ist jedoch eine andere, durchaus einfachere. Es geht lediglich darum, außer-
halb des charakteristischen Lastzyklus, Nebenverbraucher wie beispielsweise die 
Fahrzeugabstützung oder die Liftfunktion der Krankabine einzeln versorgen 
zu können, ohne dafür einen zusätzlichen Hydraulikkreis aufbauen zu müssen. 
Da bei dieser Funktionalität weder die Energieeffizienz noch eine besondere 
Feinfühligkeit der Bedienung im Vordergrund stehen, bietet sich die Implemen-
tierung eines von Hand zu aktivierenden, elektrohydraulischen Load-Sensing 
Modus an. Diesem kommen die entwickelte Steuerungsarchitektur und die 
gewählte Hardwarekonfiguration entgegen, da für andere Funktionalitäten ohne-
hin die Erfassung des Systemdrucks, sowie des höchsten Lastdrucks vorgesehen 
ist. Dem Steuerblock in Scheibenbauweise können somit einfache, magnet- oder 
handbetätigte Proportionalventile hinzugefügt werden, die lediglich über eine 
Lastmeldeleitung verfügen müssen. Die Herausforderungen die an das dynami-
sche Regelverhalten kompletter EHLS-Systeme gestellt werden (vgl. Kapitel 3.4), 
stellen sich bei diesem vereinfachten Konzept nicht. Lediglich eine relativ stabile 
Regelung des eingestellten Differenzdruckes ist wünschenswert.

4.6 Bedarfsstromsteuerung mit 
getrennten Steuerkanten  4.6

Wie in Kapitel 3.6 dargelegt, ist die Auslegung der Steuerkanten eines Ventil schie-
bers stets ein Kompromiss zwischen Drosselverlusten und Steuerbarkeit. Wird 
jedoch die Abhängigkeit zwischen Zu- und Ablaufsteuerkante aufgebrochen, 
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bietet sich die Möglichkeit eines energieeffizienten Maschinenbetriebs, ohne eine 
Verschlechterung des Bedienkomforts hinnehmen zu müssen.

Randbedingung zur Regelbarkeit eines Systems mit getrennten Steuerkanten 
ist jedoch die Kenntnis darüber, in welchen Lastquadranten sich die Verbraucher 
befinden. Der im Rahmen der Arbeit verwendete LVS-Steuerblock besitzt inte-
grierte Drucksensoren und ist zudem in einer Variante mit geteiltem Schieber 
erhältlich (siehe Abbildung 4.8).

Anhand der Schieberpositionen und der Druckwerte wird zunächst eine Unter-
scheidung zwischen drückenden und ziehenden Lasten vorgenommen. Zur 
Vermeidung von Drosselverlusten, wird die Tankkante bei drückenden Lasten 
komplett geöffnet. Die Volumenstromzuteilung und damit die Geschwindigkeit 
des Verbrauchers wird von dem Schiebersegment samt zugehöriger Druckwaage 
geregelt, das aktuell die Zulaufsteuerkante darstellt. Verbraucher mit ziehenden 
Lasten können in einem energieneutralen Modus verfahren werden, indem 
beide Verbraucheranschlüsse mit dem Tank verbunden werden. Am Beispiel der 
Referenzmaschine stellt das Absenken des Kranes einen Betriebszustand dar, der 
für diesen Modus prädestiniert ist. Insbesondere wenn zeitgleich ein weiterer 
Verbraucher mit hohem Lastdruck bewegt wird, können Energieeinsparungen 
erzielt werden (vgl. Kapitel 6.5).

Regenerations- und Rekuperationsmodus, bei denen beide Verbraucheran-
schlüsse mit der Pumpe verbunden sind, können mit dem verwendeten Schieber 
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Abbildung 4.8: Ventil mit geteiltem Schieber /Buc 2002/
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nicht realisiert werden, da hierzu die Druckwaagen entgegen ihrer vorgesehenen 
Flussrichtung durchströmt werden müssten.

4.7 Bedarfsstromsteuerung mit 
drehzahlvariabler Konstantpumpe  4.7

Elektrohydraulische Direktantriebe können zur Integration von hydraulischen 
Linearmotoren in ansonsten komplett elektrifizierte mobile Arbeitsmaschinen 
eingesetzt werden (vgl.  Kapitel  3.1). Weisen diese Fahrzeugkonfigurationen 
jedoch viele Hydraulikzylinder auf, wird die Zahl der benötigten Elektromotoren 
und Hydraulikpumpen schnell unwirtschaftlich, einhergehend mit steigendem 
Fahrzeuggewicht und Bauraumbedarf. Alternativ bietet sich der Einsatz einer 
elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung an, die von einer Konstantpumpe 
mit drehzahlvariablem Antrieb gespeist wird. Die in Abbildung 4.9 gezeigte 
Schaltungstopologie ist insbesondere in Maschinen mit relevanten Leerlauf-
zeitanteilen der Arbeitshydraulik vorteilhaft einsetzbar, da diese verlustfrei still-
gesetzt werden kann.

In der vorliegenden Arbeit soll sowohl simulativ (vgl.  Kapitel  6.6) als auch 
experimentell (vgl. Kapitel 7.4) das Potential des vorgeschlagenen Konzepts in 
Bezug auf Energieeffizienz und erreichbare Dynamik untersucht werden. Hierzu 
werden sowohl das Simulationsmodell, der Prüfstandsaufbau, sowie das entwi-
ckelte Steuerungsprogramm entsprechend angepasst.
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Der von der Konstantpumpe bereitgestellte Volumenstrom berechnet sich nach 
Formel (4.9) zu:

Q n VP G vol= ⋅ ⋅η (4.9)  

Da das Schluckvolumen konstant ist, besteht idealisiert ein linearer Zusammen-
hang zwischen der Drehzahl des E-Motors und dem Volumenstrom, der folglich 
anhand einer Drehzahlvorgabe am Frequenzumrichter eingestellt wird. Eine 
Verbesserung der Genauigkeit gelingt unter Einbeziehung des volumetrischen 
Wirkungsgrades ηvol. Dieser hängt in erster Linie vom Systemdruck, aber auch 
von der Drehzahl ab und kann somit als zweidimensionales Kennfeld in der Steu-
erung hinterlegt und berücksichtigt werden.

Zur weiteren Steigerung des Systemwirkungsgrades wäre zudem die Kombi-
nation einer Verstellpumpe mit einem drehzahlvariablen Elektromotor denkbar. 
Der stark vom Schwenkwinkel abhängige Wirkungsgrad der Pumpe könnte 
somit über einen breiteren Volumenstrombereich genutzt werden. Gleichzeitig 
ist eine Reduzierung der dynamischen Anforderungen an den Primärantrieb 
möglich, da zusätzlich das Potential der Verstellpumpe ausgenutzt werden kann.
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Abbildung 4.9: Schaltplan einer elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung 
mit drehzahlvariabler Konstantpumpe
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5 Lastzyklus eines Forstkranes  5

Die Arbeitsweise mobiler Arbeitsmaschinen ist häufig von sich in kurzen Zeit-
abständen wiederholenden Abläufen geprägt. Können grundsätzliche Klassi-
fizierungen der Energieeffizienz der eingesetzten Hydrauliksysteme anhand 
von Leistungsschaubildern erfolgen (vgl. Kapitel 2 und 3), muss die eigentliche 
Quantifizierung des Energiebedarfs sowie möglicher Einsparpotentiale anhand 
ebendieser charakteristischen Lastzyklen durchgeführt werden.

Zur Ermittlung des entsprechenden Lastzyklus einer ausgewählten Maschine 
muss diese mit umfangreicher Messtechnik ausgestattet werden. Im Fall des 
betrachteten Forstkranes sind dies Druckaufnehmer zur Erfassung aller rele-
vanten Drücke im System, sowie Volumenstromsensoren bzw. Wegaufnehmer 
an allen Verbrauchern. Die Aufzeichnung des CAN-Bus Signals ermöglicht die 
Auswertung der Bedienervorgaben in Form von Joystickstellungen. Neben Kraft-
verläufen, sowie Weg- und Geschwindigkeitsprofilen lassen sich aus den gewon-
nenen Messdaten zudem Informationen zum Parallelbetrieb von Verbrauchern, 
zu Unterversorgungszuständen und zu erreichbaren Verstellgeschwindigkeiten 
des Bedieners extrahieren.

Der im Folgenden vorgestellte charakteristische Lastzyklus eines Forstkranes 
wird anhand der von Deiters vorgestellten Methode zur Standardisierung von 
Lastzyklen mobiler Arbeitsmaschinen erarbeitet /Dei 2009/. Das Objekt zur 
Erfassung der erforderlichen Messwerte ist der Aufgabekran einer mobilen Holz-
entrindungsmaschine (siehe Abbildung 5.1). Dieser befindet sich auf dem Zug-
fahrzeug, dessen Dieselmotor während des Entrindungsbetriebes ausschließlich 
dem Antrieb des Kranes dient. Das Entrindeaggregat und der Ablagekran befin-
den sich auf einem Anhänger und besitzen einen separaten Verbrennungsmotor. 
Der eigentliche Entrindungsprozess ist somit nicht Teil der durchgeführten 
Untersuchung und der Lastzyklus des Aufgabekranes kann trotz des durchaus 
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speziellen und eher seltenen Gesamtprozesses als charakteristischer und realisti-
scher Lastzyklus eines Forstkranes3 betrachtet werden. Die Hydraulik der Bei-
spielmaschine wurde kontinuierlich erneuert und entspricht dem aktuellen 
Stand der Technik (vgl.  Kapitel  2.4.2). Das Load-Sensing System ist hochopti-
miert und kommt bereits ohne Ölkühler aus. Als Referenz und Basis für den in 
Kapitel 6 durchgeführten Systemvergleich, liegt die Messlatte für erzielbare Effi-
zienzsteigerungen somit bereits sehr hoch.

Anhand Abbildung 5.2 erfolgt zunächst die grundsätzliche Beschreibung des 
Forstkran-Lastspieles, das sich durchschnittlich alle 30 Sekunden wiederholt. Die 
Zugmaschine mit dem Aufgabekran steht auf einem Forstweg, der Anhänger mit 
der Entrindungsmaschine steht abgekoppelt einige Meter dahinter. Parallel dazu 
liegt neben dem Forstweg ein Polter aus Holzstämmen, die nacheinander der 

3 vgl. hierzu die Ausführungen zu verschiedenen Forstkran-Applikationen am Ende des Kapitels

Abbildung 5.1: Beispielanwendung  – Aufgabekran einer mobilen 
Holzentrindungsmaschine
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Entrindungsmaschine zugeführt werden und danach von einem zweiten Kran zu 
einem neuen Polter aufgestapelt werden.

Der Aufgabekran startet seinen entsprechenden Ladezyklus in Position (1). Der 
Greifer schwenkt leer zu Position (2) und nimmt einen Holzstamm vom Polter 
auf. Er platziert den Stamm auf einer Rollenbahn, Position (3), bevor er wiede-
rum leer zu Position (4) schwenkt, um den Stamm ein zweites Mal zu greifen. Der 
Stamm wird angehoben und in Position (5) gedreht, um schließlich dem Rotor 
des Entrindeaggregates zugeführt zu werden. Hierzu bewegt sich der Kran mit 
geschlossenem Greifer von Position (5) zu Position (1). Sobald die Einzugswal-
zen den Holzstamm erfassen, wird der Greifer geöffnet und leicht angehoben. 
Somit ist der Kran bereit, das nächste Ladespiel zu beginnen.

Wie in Kapitel  2.5 dargestellt, sind die 5 Hauptfunktionen des betrachteten 
Forstkranes das Schwenkwerk, der Hubarm, der Wipparm, sowie der Greifer mit 
zugehörigem Rotator. Üblich für Krane dieser Leistungsklasse ist die Aufteilung 
der Verbraucher auf zwei getrennte Hydraulikkreise. Deren beide Pumpen sit-
zen auf einer Welle am Nebenabtrieb des Verbrennungsmotors und versorgen 

Abbildung 5.2: Lastzyklus-Untergliederung mittels Greiferposition (Draufsicht)
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im Kreis 1 Hubarm, Schwenkwerk und Rotator sowie im Kreis 2 Wipparm und 
Greifer mit hydraulischer Leistung.

Die Zylinderbewegungen, bzw. im Falle des Rotators der Verdrehwinkel der 
zugehörigen hydraulischen Verbraucher sind in Abbildung 5.3 dargestellt. Zur 
besseren Nachvollziehbarkeit sind in der Abbildung erneut die zuvor eingeführ-
ten Abschnitte 1 – 2 – 3 – 4 – 5 – 1 eingetragen.

Es ist zu beachten, dass beim Rotator-Verdrehwinkel nur aktive Bedienervorga-
ben zur Positionierung des leeren Greifers senkrecht zum Baumstamm in den 
Lastzyklus einfließen. Durch das Schwenken des Kranes mit Stamm entsteht eine 
Zwangsbedingung, die den Greifer zwar ebenfalls verdreht. Das Wegeventil des 
Rotators bleibt währenddessen jedoch geschlossen und fehlendes Öl wird über 
das Schock– / Nachsaugventil ergänzt. Diese Rotation hat somit keinen Einfluss 
auf die Energiebilanz und wird im Lastzyklus vernachlässigt.
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Unter Berücksichtigung der Zylinderflächen linearer Verbraucher, bzw. der 
Schluckvolumina rotatorischer Verbraucher, können aus den Druckdifferenzen 
zwischen Zu- und Ablaufseite, die von Außen wirkenden Belastungen, in Form 
von Kräften FL und Momenten TL bestimmt werden, Formeln (5.1) und (5.2).

F p A p AL A ZK B ZR= ⋅ − ⋅ (5.1)  

T
V p p

L
G A B=
⋅ −( )

2π
(5.2)  

Die entsprechenden Kraft- und Momentenverläufe des charakteristischen Last-
zyklus sind in Abbildung 5.4 dargestellt.

Anhand des Vorzeichens kann unter Berücksichtigung der jeweiligen Bewe-
gungsrichtung, eine Unterscheidung zwischen ziehenden und drückenden Las-
ten getroffen werden.
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Das Teleskop wird zu Beginn auf die Entfernung zwischen Polter und Forstweg 
eingestellt und bleibt während des Lastzyklus in der Regel unverändert, deshalb 
wird es zu den Nebenverbrauchern gezählt. Weitere Nebenverbraucher, die ledig-
lich während der Rüstzeiten betrieben werden, sind die Abstützpratzen, die Hebe-
funktion der Kabine sowie Verstelleinrichtungen, um die Position des Kranes auf 
die Lage des Polters rechts oder links des Forstweges anzupassen. Da der Betrieb 
dieser Verbraucher keine regelmäßigen, in kurzen Zeitabständen wiederkehren-
den Abläufe darstellt, bleiben sie im erarbeiteten Lastzyklus unberücksichtigt.

Die Auswahl der Beispielmaschine erfolgte aufgrund ihrer Verfügbarkeit zur 
Durchführung der erforderlichen Einbauten (Messtechnik und elektrohyd-
raulische Komponenten) und der Feldversuche, aber ebenso wegen des hohen 
Krananteils an der gesamten Betriebszeit der Maschine, die ansonsten lediglich 
aus Fahrten zwischen den einzelnen Poltern sowie aus Rüstzeiten besteht. Somit 
schlagen erzielte Einsparungen nicht nur relativ, sondern auch absolut zu Buche 
und amortisieren evtl. höhere Anschaffungskosten in angemessenem Zeitraum.

Nichtsdestotrotz repräsentiert der ermittelte Lastzyklus die meisten anderen 
Forstkran-Applikationen mit ähnliche Ladespielen, wie z.B. Holztransporter, 
Forwarder und Mobilhacker. Der Ladezyklus eines Langholztransporters besteht 
aus 2 Aufnahmepunkten, sowie 2 Ablagepunkten und korrespondiert somit 
exakt mit dem vorgestellten Zyklus. Abgesehen davon, das Kurzholztransporter 
und Forwarder die Stämme lediglich einmal greifen und zum Verladen komplett 
anheben, ähneln auch deren Ladezyklen dem Referenzzyklus. Der Anteil der 
Kranarbeit am Gesamtlastzyklus dieser 3 Maschinentypen ist aufgrund ihrer 
Transportfahrten, während denen der Kran inaktiv ist, eher gering. Im Gegen-
satz dazu arbeitet der Kran zur Beschickung eines Mobilhackers nahezu während 
dessen kompletter Betriebszeit, aufgrund des hohen Energiebedarfs der Hack-
trommel jedoch, kann der gesamte Kran bei dieser Maschinengattung lediglich 
als Nebenverbraucher betrachtet werden. Der Kran greift das Holz einmal, hebt 
es an und führt es dem Hacker zu. Im Unterschied zum Referenzzyklus wird bei 
diesem Vorgang zusätzlich das Teleskop eingefahren.
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6 Simulativer Vergleich zur 
Energieeffizienzbewertung  6

Die Abbildung hydraulischer Systeme in der computergestützten Simulation 
ermöglicht eine tiefgehende Analyse bestehender Systeme sowie eine schnelle 
Synthese neuer Systemideen und deren Evaluation. Auf diese Weise kann eine 
Vielzahl von Systemvarianten miteinander verglichen werden, ohne kosteninten-
sive physische Prototypen aufbauen zu müssen.

Vor diesem Hintergrund wird in diesem Kapitel der Energiebedarf der entwi-
ckelten elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung simulativ ermittelt und in 
Relation zu dem gewählten hydraulisch-mechanischen Load-Sensing Referenz-
system gesetzt. Im Zuge dessen muss zunächst die notwendige Modellierung-
stiefe festgelegt und eine dazu passende Simulationssoftware ausgewählt werden.

6.1 Grundlagen zur Simulation hydraulischer Systeme  6.1

Grundlegend hängt die erforderliche Modellierungstiefe zunächst davon ab, ob 
eine Betrachtung auf Einzelkomponenten bezogen ist oder auf systemtechnischer 
Ebene erfolgt. So erfordert beispielsweise die Simulation des Strömungsverhal-
tens und die exakte Berechnung der Strömungskräfte innerhalb eines Ventils die 
Verwendung von CFD-Werkzeugen. Diese untergliedern das durchströmte Volu-
men in finite Elemente und bilden die Strömung durch die Lösung der Navier-
Stokes-Gleichungen ab /FePe 2002/.

Auf Systemebene ist dieser Detaillierungsgrad nicht zielführend und es werden 
Simulationsprogramme eingesetzt, deren Fokus auf den Interaktionen der Kom-
ponenten untereinander liegt. Nach Inderelst lassen sich diese Simulationen, 
die ganze Hydrauliksysteme nachbilden, nochmals untergliedern in /Ind 2013/:
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 ▪ Rückwärts-Simulation (RS)

 ▪ Quasi-Rückwärts-Simulation (QRS)

 ▪ Vorwärts-Simulation (VS)

Bei der Rückwärts-Simulation werden ausgehend von bekannten oder geforder-
ten Systemausgängen die erforderlichen Systemeingänge anhand von mathemati-
schen Beziehungen berechnet. Allein auf Basis von Wirkungsgradbetrachtungen 
kann somit eine statische Abschätzung des Energiebedarfs erfolgen, wenn die 
Verbraucherbelastungen und -bewegungen bekannt sind. Auf die Modellierung 
der genauen Funktionsweise der Hydraulikkomponenten und auch auf die Ein-
bindung eines Fahrermodells kann bei dieser Simulationsart verzichtet werden. 
Im Gegenzug sind jedoch keine Untersuchungen zum dynamischen Verhalten 
eines synthetisierten Hydraulikmodells durchführbar. Der eigentliche Funk-
tionsnachweis eines neuen Systems kann somit mit der Rückwärts-Simulation 
nicht erbracht werden.

Hier kommen die Quasi-Rückwärts- und die Vorwärts-Simulation ins Spiel, 
deren Modellierungsaufwand zwar deutlich größer ist, die jedoch das dynami-
sche Übertragungsverhalten von Hydrauliksystemen realitätsnah nachbilden 
können. Für diese Simulationsarten werden Simulationsprogramme verwendet, 
die mit konzentrierten Parametern rechnen. Diese basieren auf der prinzipiellen 
Möglichkeit, hydraulische Netzwerke durch die Reihen- und Parallelschaltung 
hydraulischer Kapazitäten, Induktivitäten und Widerstände modelltechnisch 
zu beschreiben. Die Lösung der Druckaufbaugleichungen in den Verbindungs-
knoten ist nur für sehr einfache Systeme analytisch möglich. Heutzutage stehen 
jedoch numerische Lösungsverfahren zur Verfügung, die auch die Berechnung 
komplexer hydraulischer Zusammenhänge ermöglichen.

Zur Modellerstellung bieten aktuelle Simulationsprogramme eine grafische 
Benutzeroberfläche, auf der Hydrauliksymbole einem Schaltplan entsprechend, 
intuitiv angeordnet und verbunden werden können. Mechanische und regelungs-
technische Elemente ergänzen die Bauteilbibliotheken zur Abbildung realer 



97

 6.1 Grundlagen zur Simulation hydraulischer Systeme 

Gesamtsysteme. Ein Compiler zur automatischen Codegenerierung übersetzt 
das grafische Modell in ein Differentialgleichungssystem, das mit den geometri-
schen Größen der realen Komponenten parametriert werden kann. Zur Lösung 
des Gleichungssystems kommen numerische Näherungsverfahren, auch Integ-
ratoren oder Solver genannt, zum Einsatz. Deren Auswahl und Einstellung hat 
einen großen Einfluss auf die Simulationszeit und kann auch zu Abweichungen 
beim Simulationsergebnis führen. Eine tiefer gehende Betrachtung hierzu fin-
det sich in /Völ 2010/. Als Simulationsergebnisse stehen die Volumenströme an 
allen Anschlüssen der Hydraulikkomponenten, die Drücke in den verbindenden 
Volumenknoten sowie mechanische Ein- und Ausgangsgrößen, wie Verschie-
bungen, Kräfte, Drehzahlen und Drehmomente zur Verfügung.

Den beiden Simulationsarten QRS und VS gemein ist ihre Ansteuerung durch 
ein Fahrermodell, das Sollvorgaben und Istwerte vergleicht und Differenzen 
ausregelt (vgl.  Kapitel  6.2). Der Unterschied liegt in der Art der Lastvorgaben 
auf die hydraulischen Verbraucher und damit indirekt auch in den realisierbaren 
Positionsvorgaben. Während Quasi-Rückwärts-Simulationsmodelle auf zeitba-
sierten, gemessenen Zyklusdaten aufbauen, sind die hydraulischen Verbraucher 
in Vorwärts-Simulationen mit Kinematikmodellen gekoppelt. In einer Mehr-
körpersimulation werden die mechanischen Rückkopplungen, die durch Bewe-
gungen und externe Kräfte induziert werden, berechnet. Diese interagieren in 
einer Co-Simulation als Lastvorgaben mit der Hydrauliksimulation. VS bieten 
somit die Möglichkeit beliebige, synthetische Arbeitszyklen nachzufahren und 
mit realitätsnahen Belastungen zu beaufschlagen. Im Gegensatz dazu müssen 
QRS-Modelle durch die zeitliche Kopplung zwischen den gemessenen Last- und 
Positionsvorgaben versuchen, letztere möglichst genau nachzufahren, damit die 
aufgeprägten Belastungen auch zu den durchgeführten Bewegungen passen. Bei 
hinreichend genauer Übereinstimmung können somit Aussagen zur Energieef-
fizienz getroffen werden. Untersuchungen zu verbesserter Systemperformance 
bleiben der deutlich komplexeren VS vorbehalten, indem das Fahrermodell dar-
auf eingestellt wird, eine Arbeitsaufgabe möglichst schnell auszuführen.
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Inderelst begründet in seinen Ausführungen die ausreichende Modellgüte 
der Quasi-Rückwärts-Simulation zur Durchführung von Systemvergleichen zur 
Effizienzbewertung zwischen bestehenden Referenzsystemen und Neuentwick-
lungen /Ind 2013/. Unter der Annahme, dass nicht die zur Verfügung stehende 
Eingangsleistung den begrenzenden Faktor der Arbeitsprozessgeschwindigkeit 
darstellt, sondern diese durch externe Randbedingungen fest vorgegeben ist, 
stellt somit der QRS-Ansatz auch für die vorliegende Arbeit das Mittel der Wahl 
dar, um das hydraulisch-mechanische LS-Referenzsystem mit dem innovativen 
eBSS-System zu vergleichen. Die Umsetzung mit dem Simulationsprogramm 
DSHplus der Firma Fluidon /Flu 2011/ wird im Folgenden erläutert. Die Modell-
darstellungen dieses Kapitels sind direkt der grafischen Repräsentation in der 
Software entnommen. Hierbei stellen grüne Linien Signalleitungen dar. Blaue 
Linien hingegen stehen für hydraulische Leitungen, deren Eigenschaften bei der 
gewählten Modellierungstiefe jedoch in Volumenknoten konzentriert sind.

6.2 Fahrermodell  6.2

Die Entwicklung eines spezifischen Fahrermodells zur Steuerung mobiler 
Arbeitsmaschinen in der Simulation erfordert neben der Beherrschung der rei-
nen Fahrfunktion, also der Kontrolle von Längs- und Querbeschleunigungen, 
zudem die Ausführung verschiedenster Arbeitsbewegungen. In der Literatur fin-
den sich hierzu unterschiedliche Ansätze, die den Fahrer modellhaft nachbilden 
/ThVo 2011, /Fil 2011, /Ind 2013/. Grundsätzlich stellt sich zunächst die Frage, 
welche Fähigkeiten zur Situationswahrnehmung und hieraus abgeleitete Hand-
lungsweisen eines realen Fahrers /Thi 2011/ im Fahrermodell nachempfunden 
werden müssen, um dem jeweiligen Simulationsziel gerecht werden zu können. 
Hierbei stellen die Informationsschnittstellen des Modells die, auf das notwen-
dige Maß reduzierten, Sinne und Bewegungen des realen Fahrers dar.

Im vorliegenden Fall, der vergleichenden Simulation zweier Systeme, ist eine 
möglichst ähnliche Durchführung der Arbeitsaufgaben von entscheidender 
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Wichtigkeit für die Aussagekraft des Ergebnisses. Der Fokus des Fahrermodells 
liegt somit darauf, das Hydrauliksystem so anzusteuern, dass die Verbraucher 
den Soll-Vorgaben des Lastzyklus möglichst exakt folgen. Die Schnittstellen sind 
folglich durch die jeweiligen Ist-Positionen der Verbraucher sowie durch die Vor-
gabe der Joystickstellungen zur Ansteuerung der Hydraulikventile definiert. Wei-
tere Austauschgrößen zwischen dem Fahrermodell und der Maschine oder gar 
der Umwelt können vernachlässigt werden. In Abbildung 6.1 ist der entwickelte 
PIDT1-Regelkreis dargestellt, der im Fahrermodell die Ansteuerung einer Ver-
braucherachse repräsentiert.

Die Einstellung der Reglerparameter erfolgt zunächst experimentell anhand der 
Methode von Ziegler und Nichols /ReZa 2008/ mit anschließender individu-
eller Feinabstimmung für jeden Verbraucher. Da die Dämpfung des Hydraulik-
systems ohnehin sehr gering ist, muss der D-Anteil des Reglers zu Null gesetzt 
werden, um Schwingungsanregungen zu verhindern. Der I-Anteil wird erneut 
durch eine Anti-Windup Schaltung kontrolliert, deren Funktionsweise bereits in 
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Kapitel 4.5.1 erläutert wurde. Eine Besonderheit stellt der Eingang des Reglers 
dar, da der Soll / Ist-Vergleich der Verbraucherposition doppelt durchgeführt 
wird. Neben dem herkömmlichen Vergleich, wird zusätzlich die Differenz zwi-
schen der Ist-Position und einer um 100 ms vorauseilenden Soll-Position gebildet. 
Über Gewichtungsfaktoren werden beide Werte zu einem gemeinsamen Eingang 
für den PIDT1-Regler verrechnet. Dieses Vorgehen gibt dem Fahrermodell eine 
gewisse Fähigkeit zur Bewegungsantizipation, die auch ein realer Fahrer besitzt 
und zur Maschinensteuerung einsetzt. Zusätzlich ermöglicht der Vergleich der 
beiden Soll-Vorgaben die Aufschaltung einer sicheren Nullstellung, die den 
Regler während inaktiver Phasen des Verbrauchers übersteuert und somit die 
ständige und unrealistische Ausregelung minimaler Abweichungen verhindert. 
Diese Funktionalität ist im unteren Signalpfad in Abbildung 6.1 dargestellt.

6.3 Systemanalyse und Aufbau des Referenzmodells  6.3

Aus den Kapiteln 2.5 und 5 sind die hydraulischen Verbraucher des Referenz-
Forstkranes bereits bekannt. Neben dem im vorangehenden Kapitel 6.2 beschrie-
benen Fahrermodell, lassen sich die Simulationsmodelle der zu vergleichenden 
Hydrauliksysteme im wesentlichen in die generatorischen, konduktiven und 
motorischen Submodelle untergliedern.

Charakteristisch für das Load-Sensing System ist dessen druckgeregelte Ver-
stellpumpe, deren Schwenkwinkel von einem hydraulisch-mechanischen Förder-
stromregler eingestellt wird (vgl. Kapitel 2.4.2). Dieser wird im Modellaufbau von 
einem 3/2-Wege Ventil mit zwei Steuerflächen repräsentiert, das als Druckwaage 
arbeitet und stets den momentan höchsten Lastdruck mit dem aktuellen Pum-
pendruck vergleicht. Durch die Federkraft wird eine LS-Druckdifferenz von 
20 bar eingeregelt. Dem Förderstromregler ist zur Maximaldruckabschneidung 
ein Druckregler überlagert, dessen Federkraft so eingestellt ist, dass die Pumpe 
zurückgeschwenkt wird, sobald der Systemdruck 250 bar übersteigt. Im Normal-
betrieb ist dieser Regler inaktiv. Über die beiden Blenden fließt ein 
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kontinuierlicher, jedoch sehr kleiner Volumenstrom zum Tank. Dieses ‚bleeding‘ 
ist in LS-Systemen zur Schwingungsreduktion unerlässlich. Das Submodell der 
LS-Pumpe ist in Abbildung 6.2 dargestellt. Innerhalb des Simulationsmodells 
werden die hydraulischen Anschlüsse der einzelnen Komponenten über Volu-
menknoten miteinander verbunden. Am mit P benannten Knoten kann zu jedem 
Simulationsschritt der aktuelle Pumpendruck pP abgelesen werden. Mit den 
zusätzlichen Signalen des Volumenstroms QP , der Drehzahl nVKM sowie des 
Drehmoments TP können sowohl die mechanische Eingangs- als auch die hyd-
raulische Ausgangsleistung berechnet werden.

Die modelltechnische Umsetzung des Hydraulikventils erfolgt nach dem Prinzip 
der Trennung der Funktionen, da sich so die Eigenschaften der einzelnen Kom-
ponentenbestandteile am besten nachbilden lassen. In der Realität bildet ein 
Steuerschieber mit mehreren Steuerkanten die Hauptwegestufe. Im Modell hin-
gegen erfüllen 4 einzelne, jedoch synchron angesteuerte Verstellblenden diese 
Funktion. Über eine Schaltlogik wird jeweils die Tankkante B-T passend zur 
Zulaufsteuerkante P-A und umgekehrt A-T passend zu P-B geöffnet. Auch die 
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Abbildung 6.2: Modell der Verstellpumpe mit Druck– / Förderstromregler 
(generatorisches Submodell)
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nachgeschalteten Druckwaagen werden als Verstellblenden modelliert, deren 
Steuerflächen von einem Gleichgangzylinder repräsentiert werden, dessen Weg-
ausgang den Öffnungsquerschnitt der Blende definiert. Zur Lastdruckabschnei-
dung bei inaktivem Verbraucher ist eine zusätzliche Verstellblende verbaut. Diese 
Funktion ist im realen Ventil konstruktiv gelöst, indem der LS-Kanal erst ab 
einem gewissen Schieberweg freigegeben wird. Zudem ist zur individuellen 
Lastabsicherung der Verbraucher der Sektionslastdruck mit einem DBV begrenzt. 
Die grafische Darstellung einer Ventilsektion im Hydrauliksimulationspro-
gramm DSHplus ist in Abbildung 6.3 gezeigt. Die grau hinterlegten Symbole für 
Pumpe und Tank dienen lediglich dem Verständnis und sind nicht Bestandteil 
des Submodells.
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Die hydraulischen Verbraucher sind in Abbildung 6.4|a–c dargestellt. Im ein-
fachsten Fall |a, sprich Hubzylinder, Wippzylinder und Greifer, bilden doppel-
wirkende Differentialzylinder die Teilsysteme des Krans ab. Über einen 
Krafteingang werden Lastvorgaben in das System eingebracht. Diese sind als 
zeitbasierte Kennfelder im dargestellten Funktionsgenerator hinterlegt. Ein Weg-
ausgang dient als Eingangssignal für den Soll– / Istweg Vergleich, der im Fahrer-
modell ausgeführt wird (vgl. Kapitel 6.2). Das Schwenkwerk ist als Kombination 
von 4 einfachwirkenden Zylindern im Modell |b umgesetzt, die über Zwangsbe-
dingungen die Funktion des realen Schwenkwerks nachvollziehen, ohne das 
Zahnstangen und Ritzel explizit abgebildet werden müssen. Der Rotator wird als 
Hydraulikmotor mit sehr großem Schluckvolumen modelliert, |c. Im Gegensatz 
zu den übrigen Verbrauchern, deren Lastvorgabe auf den in Kapitel 5 erarbeite-
ten Kennfeldern basiert, wird an den Rotator eine Drehmasse angekoppelt, die 
ihm eine dem Lastzyklus entsprechende Last aufprägt.
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Die Teilsysteme werden im Simulationsprogramm zum Gesamtsystem zusam-
mengeführt und entsprechend parametriert. Die Kennwerte hierzu stammen 
aus Herstellerangaben sowie qualifizierten Abschätzungen. Anhand der eigenen 
Messungen am realen Referenzsystem sowie am Prüfstand erfolgt die Verifika-
tion des Simulationsmodells (vgl. Kapitel 6.7).

6.4 Systemsynthese der elektrohydraulischen 
Bedarfsstromsteuerung  6.4

Neben dem Fahrermodell werden für den Aufbau des Simulationsmodells der 
elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung sowohl die hydraulischen Ver-
braucher als auch die Ventilsektionen weitestgehend vom LS-Referenzmodell 
übernommen. Die Ansteuerungen der Ventile können in Volumenstromanfor-
derungen umgerechnet werden, deren Summe das Eingangssignal der elektro-
hydraulischen Pumpe darstellt. Der Aufbau der eBSS-Steuerung entspricht den 
in Kapitel 4.3 und 4.4 entwickelten Schaltungen. Das Submodell der Pumpe ist 
von deren realem Vorbild abgeleitet (vgl. Kapitel 4.2), das Schaltungslayout ist in 
Abbildung 6.5 dargestellt.

Zunächst wird der Summenvolumenstrom in eine äquivalente Stellkraft umge-
rechnet, die von einem Proportionalmagneten erzeugt wird. Diese steht bei 
ruhendem Verstellkolben im Gleichgewicht zur Rückstellfeder der Schwenkwiege. 
Bei einer Änderung der Volumenstromanforderung wird über den Ventilschie-
ber, der erneut mit aufgelösten Steuerkanten modelliert ist (EP_P und EP_T), ein 
Steuervolumenstrom vom Hauptvolumenstrom in die Zylinderkammer des Vor-
steuerkolbens bzw. aus dieser heraus zum Tank freigegeben. Zur Absicherung ist 
der elektrohydraulischen Ansteuerung ein hydraulisch-mechanischer Maximal-
druckregler überlagert. Da das eBSS-System eine signifikant geringere Schwin-
gungsneigung aufweist, können die beiden Blenden deutlich kleiner ausgeführt 
werden und dienen lediglich der modellhaften Abbildung interner Leckagen.
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Auf die Modellierung der in Kapitel 4.5 beschriebenen Zusatzfunktionen wird 
verzichtet, da das primäre Ziel der Simulation im Vergleich der Energieeffizienz 
anhand des charakteristischen Lastzyklus liegt, während dem keine Sonderfälle 
wie beispielsweise Endanschlagsfahrten oder Überlastsituationen auftreten.

6.5 Ergebnisse des Systemvergleichs  6.5

Trotz großer Modellierungstiefe kann ein Modell die Realität nie exakt widerspie-
geln. Da sich Parametrierungsfehler bei der vergleichenden Simulation jedoch 
auf beide Modelle nahezu gleich auswirken, kann davon ausgegangen werden, 
dass das Simulationsergebnis hinreichend genau ist und die Ergebnisse auf reale 
Systeme übertragbar sind.

Exemplarisch für alle Verbraucher sind in Abbildung 6.6 die Wegverläufe des 
Hubzylinders über den Lastzyklus, sowohl für das LS-System |a als auch für das 
eBSS-System  |b gezeigt. Hierbei folgt der Verbraucher mit ausreichender 
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Genauigkeit der Vorgabe aus dem Lastzyklus (vgl. Kapitel 5). Da für beide Simu-
lationen das aus Kapitel  6.2 bekannte Fahrermodell verwendet wurde, erklärt 
sich das nochmals direktere Ansprechverhalten des eBSS-Systems durch die ver-
besserte Systemdynamik des gesteuerten Bedarfsstromsystems gegenüber dem 
hydraulisch-mechanisch geregelten Load-Sensing System.

Der Unterschied zwischen Soll- und Istweg wird erst deutlich, wenn zusätzlich 
der Verlauf der jeweiligen Wegdifferenz Δx mit in die Abbildung aufgenommen 
wird. Typischerweise läuft der Sollweg dem Istweg hinterher, ein leichter Versatz 
ist somit inhärent. Aber auch durch leichte Überschwinger des Reglers im Fah-
rermodell und durch die wechselnden, äußeren Krafteinwirkungen, sind Wegdif-
ferenzen zu verzeichnen, die jedoch schnell wieder ausgeregelt werden.

Zusammenfassend zeigt Tabelle 6.1 die maximale, sowie die durchschnittliche 
Wegabweichung aller Verbraucher. Hierbei bezieht sich die prozentuale Angabe 
jeweils auf die Differenz zwischen den im Zyklus angefahrenen minimalen und 
maximalen Hubpositionen der Verbraucher. Beim Rotator stellt der während des 
Lastzyklus maximal erreichte Verdrehwinkel den Bezug dar.
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Tabelle 6.1: Vergleich der Soll-/Istweg Abweichungen der Verbraucher

Verbraucher
LS-System eBSS-System
|Δ (max)| Δ (Ø) |Δ (max)| Δ (Ø)

Hubarm 14,6 mm 1,78 mm 9,52 mm 1,09 mm
≙ 5,41 % ≙ 0,66 % ≙ 3,47 % ≙ 0,39 %

Schwenkwerk 6,55 mm 1,39 mm 6,03 mm 1,04 mm
≙ 2,29 % ≙ 0,48 % ≙ 2,11 % ≙ 0,36 %

Rotator 8,51 ° 1,14 ° 3,35 ° 0,50 °
≙ 7,09 % ≙ 0,96 % ≙ 2,81 % ≙ 0,41 %

Wipparm 44,29 mm 8,91 mm 20,16 mm 7,59 mm
≙ 10,48 % ≙ 2,11 % ≙ 4,74 % ≙ 1,78 %

Greifer 10,28 mm 2,21 mm 7,35 mm 2,21 mm
≙ 6,31 % ≙ 1,35 % ≙ 4,49 % ≙ 1,35 %

gesamt - 1,11 % - 0,86 %

Die Verbraucher beider Systeme folgen ihren jeweiligen Sollvorgaben nahezu 
exakt, sodass der durchschnittliche Wegfehler bei etwa 1 % liegt. Lediglich beim 
Wipparm kommt es zu größeren Abweichungen, da dieser häufigen Lastrich-
tungswechseln ausgesetzt ist, die durch die Bewegung der anderen Verbraucher 
induziert werden.

Die erreichte Präzision stellt sicher, dass bei der durchgeführten Quasi-
Rückwärts-Simulation, die Lastvorgaben synchron zu den entsprechenden 
Wegvorgaben erfolgen und somit eine für den Systemvergleich hinreichende 
Simulationsgüte erreicht wird.

6.5.1 Druckverläufe  

Der Vergleich der Systemdruckverläufe stützt die in Kapitel 3.5 getroffene Aus-
sage, dass die Druckdifferenz zwischen Pumpendruck und höchstem Lastdruck 
in elektrohydraulischen Bedarfsstromsystemen mindestens 50 % geringer ausfällt 
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als in konventionellen Load-Sensing Systemen. Da der Lastdruckverlauf rein 
vom Lastzyklus bestimmt wird und deshalb für beide Systeme gleich ist, sinkt 
somit das absolute Systemdruckniveau des eBSS-Systems gegenüber dem LS-
System. Für die 2 Hydraulikkreise des betrachteten Forstkranes wird dieser Effekt 
durch Abbildung 6.7 verdeutlicht.

Der Verlauf des höchsten Lastdruckes und damit auch des Pumpendruckes des 
ersten Kreises K1 wird maßgeblich vom Hubzylinder definiert. Während der Betä-
tigung des Rotators steigt der Druck kurzzeitig stark an, da die Ablaufsteuerkante 
der zugeordneten Ventilsektion einen hohen Gegendruck erzeugt. Das ebenfalls 
im Kreis K1 eingruppierte Schwenkwerk hat nahezu keinen Einfluss. Im Kreis K2 
wechseln sich Wipparm und Greifer als jeweils lasthöchste Verbraucher ab.
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6.5.2 Volumenstromverläufe  

Der niedrigere Steuerölbedarf der elektrohydraulischen Verstellpumpe, bringt 
dem eBSS-System einen weiteren Effizienzvorteil gegenüber dem herkömmli-
chen LS-System. Zudem bedingt der niedrigere Systemdruck eine geringe Absen-
kung des Volumenstrombedarfs, da die Leckageverluste abnehmen. Insgesamt 
sind diese Einsparungen jedoch eine Größenordnung kleiner als jene, die durch 
die Absenkung des Druckniveaus erreicht werden. Somit zeigt Abbildung 6.8 in 
erster Linie, dass sich die Volumenstromverläufe beider Systeme über den Last-
zyklus weitgehend synchron verhalten.

Der Kreis K2 , dessen Verbraucher zu Beginn und gegen Ende des Lastzyklus für 
einige Sekunden gleichzeitig inaktiv sind, zeigt in diesen Bereichen das System-
verhalten im Leerlauf. Zur Aufrechterhaltung der LS-Druckdifferenz bzw. des 
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Standby-Druckes zur Ansteuerung der elektrohydraulischen Pumpe wird stän-
dig ein geringer Volumenstrom vorgehalten.

6.5.3 Leistungsbilanz  

Das Produkt aus Volumenstrom und Druckdifferenz, bzw. bei Vernachlässigung 
des Tankdruckes, des Systemdruckes selbst, stellt unter Einbeziehung des hyd-
raulisch-mechanischen und des volumetrischen Wirkungsgrades, die mechani-
sche Eingangsleistung einer Hydraulikpumpe dar (vgl. Kapitel 4.5.3). Über den 
Lastzyklus hinweg kann somit eine Leistungsbilanz erstellt werden, deren Verlauf 
als Summe der Eingangsleistungen der beiden Hydraulikkreise in Abbildung 6.9 
gezeigt ist. Der Vergleich zwischen Load-Sensing Schaltung und elektrohydrauli-
scher Bedarfsstromsteuerung fällt entsprechend aus. Durch die Absenkung des 
Druckniveaus liegt auch die Leistungsanforderung des eBSS-Systems an den 
Verbrennungsmotor in weiten Teilen des Zyklus unter der des LS-Systems.

Im Schaubild gut zu erkennen ist auch die große Variation der Leistung wäh-
rend des Zyklus. Leistungsspitzen betragen bis zu 75 kW, die durchschnittliche 
Leistung hingegen liegt lediglich bei 21,5 kW (LS), respektive bei 18,4 kW (eBSS). 
In der Diskrepanz zwischen Peak- und Durchschnittsleistung liegt weiteres 
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Optimierungspotential, dessen Erschließung jedoch nicht Gegenstand vorliegen-
der Arbeit ist. Als Stichwort ist hier die Phlegmatisierung der Primärleistungs-
Anforderung durch hybride Antriebsstrukturen zu nennen (vgl.  /Thi 2011/). 
Durch den Übergang von der druckgeregelten hin zur volumenstromgesteuerten 
Pumpenansteuerung und den damit gewonnenen zusätzlichen Freiheitsgrad, 
sollte die Implementierung eines Hybridsystems jedoch deutlich vereinfacht 
werden.

6.5.4 Energiebedarf  

Der Energiebedarf des Forstkranes zur Ausführung eines einzigen Lastspiels 
wird durch die Integration der Leistung über die Zeit berechnet, Formel (6.1):

E P dtmech= ∫ (6.1)  

Der Verlauf dieses Energiebedarfs während des charakteristischen Lastzyklus ist 
in Abbildung 6.10 dargestellt. Die Steigung der eBSS-Kurve ist durchweg flacher 
somit driften die beiden Kurven immer weiter auseinander. Am Ende des Zyklus 
beträgt der Energiebedarf des LS-Systems 0,179 kWh, der des eBSS-Systems 
lediglich 0,153 kWh. Dies entspricht einer zu erwartenden Einsparung von 14,5 %.

En
er

gi
e 

E 
[k

W
h]

0 5 10 15 20 25 30
0

0.025

0.05

0.075

0.1

0.125

0.15

0.175

0.2

Zeit t [s]

EeBSS
ELS

Abbildung 6.10: Energiebedarf des LS- und eBSS-Systems



112

 6 Simulativer Vergleich zur Energieeffizienzbewertung 

Die benötigte Energie wird von einem Verbrennungsmotor bereitgestellt, dessen 
Drehzahl im vorliegenden Fall konstant ist. Das Simulationsmodell berechnet 
das erforderliche Eingangsmoment der Hydraulikpumpe. Mittels dieser beiden 
Werte kann eine Häufigkeitsverteilung im Betriebskennfeld des Verbrennungs-
motors abgeleitet werden und mittels des spezifischen Kraftstoffverbrauchs be der 
absolute Kraftstoffverbrauch pro Betriebsstunde. Für eine theoretisch mögliche 
Zyklenzahl von 120 Stämmen pro Stunde ergibt dies einen Kraftstoffverbrauch 
von 7,4 l/h für den Forstkran mit eBSS-Hydraulik gegenüber 8,5 l/h für die ent-
sprechende Referenzmaschine mit LS-Hydraulik. In der Realität fällt die Einspa-
rung etwas geringer aus, da die Polter üblicherweise aus 15 bis 20 Holzstämmen 
bestehen und somit zwischen den einzelnen Poltern kurze Rüst- und Transfer-
zeiten erforderlich sind.

6.6 Weiterführende Simulationen  6.6

Die weite Verbreitung konventioneller Load-Sensing Systeme und deren Ähn-
lichkeit zum elektrohydraulischen Bedarfsstromsystem in Bezug auf den grund-
legenden Aufbau der Komponenten und die Einfachheit der lastunabhängigen 
Bedienung, prädestiniert auch die innovativen eBSS-Systeme für eine breite 
Verwendung in unterschiedlichen mobilen Arbeitsmaschinen.

Zur Abschätzung des Potentials, wurden im Rahmen nicht veröffentlichter stu-
dentischer Abschlussarbeiten, die in vorliegender Arbeit entwickelten Modelle, 
für Systemsimulationen eines Radladers /Hel 2012/, eines Teleskopladers 
/Hei 2012/ und eines Hydraulikbaggers /Haa 2014/ verwendet. Auch bei die-
sen Maschinengattungen stellen Load-Sensing Systeme den aktuellen Stand der 
Technik dar.

In einem iterativen Entwicklungsprozess durchliefen die Simulationsmodelle 
somit mehrere Optimierungsschleifen, die auch zur Verbesserung der ursprüng-
lichen Forstkran-Simulation beitrugen. Die Ergebnisse der studentischen Arbei-
ten legen für typische Lastzyklen (Y-Zyklus nach /Dei 2009/ und Grabzyklus 
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nach /Hol 1998/) Effizienzsteigerungen in der gleichen Größenordnung wie die 
in Kapitel 6.5.4 ermittelten Werte nahe.
Im Zuge der Arbeit von Haag wurde zudem die in Kapitel 4.7 entwickelt Idee 
einer Bedarfsstromsteuerung mit drehzahlvariabler Konstantpumpe simulativ 
untersucht /Haa 2014/. Die hierzu erforderliche Änderung des Simulationsmo-
dells der Hydraulikpumpe ist in Abbildung 6.11 gezeigt. Die Verstellpumpe wird 
durch eine Konstantpumpe ersetzt, deren Antrieb ein drehzahlgeregelter Asyn-
chronmotor übernimmt. Dessen Drehzahl wiederum wird von einem Frequenz-
umrichter eingestellt. Vereinfacht lässt sich das Zeitverhalten dieses 
Frequenzumrichters als PT2-Glied im Simulationsmodell abbilden. Die Dyna-
mik einer realen ASM ist im Komponentenmodell hinterlegt. Unter Einbezie-
hung des maßgeblich druckabhängigen volumetrischen Wirkungsgrades ηvol der 
Konstantpumpe, kann deren erforderliche Drehzahl durch Division aus Volu-
menstromanforderung ΣQsoll durch Schluckvolumen VG berechnet werden.

Im Gegensatz zum bisher untersuchten diesel-hydraulischen Antriebsstrang, 
ist die Grundlage des hier gezeigten Vergleichs folglich ein elektrisch-hydrau-
lisches Antriebsmodell. Die Ergebnisse des simulativen Vergleichs der Bedarfs-
stromsysteme mit elektrohydraulischer Verstellpumpe und drehzahlvariabler 
Konstantpumpe erfordern eine eingehende Betrachtung der relevanten Kompo-
nentenwirkungsgrade, da diese, bei ansonsten gleichen Hydrauliksystemen, für 
Unterschiede beim Energiebedarf verantwortlich zeichnen.
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Abbildung 6.11: Modell der drehzahlvariablen Konstantpumpe
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Ausgehend von der bereitgestellten hydraulischen Ausgangsleistung Pab , For-
mel  (6.2), können die einzelnen Wirkungsgrade zum Systemwirkungsgrad 
zusammengesetzt werden, anhand dessen die elektrische Eingangsleistung des 
Frequenzumrichters Pzu ermittelt wird. Durch Integration über den betrachteten 
Lastzyklus, kann wiederum der Primärenergiebedarf kalkuliert werden.

Zur Berechnung des theoretischen Volumenstroms einer Hydraulikpumpe, 
werden zum effektiven Volumenstrom die Leckageverluste hinzu addiert. Diese 
werden nach Formel (6.3) durch den volumetrischen Wirkungsgrad ηvol berück-
sichtigt, der in erster Linie vom Druck und der Drehzahl, bei Verstellpumpen 
zusätzlich vom Schwenkwinkel, abhängig ist.

Analog dazu beschreibt der hydraulisch-mechanische Wirkungsgrad ηhm den 
Einfluss von Reibverlusten auf das Antriebsmoment, das an der Pumpenein-
gangswelle erforderlich ist, um den Systemdruck aufzubauen, Formel (6.4).

Nach /PaMu 2007/ verändern sich der hydraulisch-mechanische und der 
volumetrische Wirkungsgrad mit den Parametern Druck und Drehzahl gegen-
läufig. Wenn ηvol steigt, fällt ηhm und umgekehrt. Aufgrund der unterschiedli-
chen Freiheitsgrade zur Volumenstromeinstellung, die bei der Konstantpumpe 
durch die Variation der Drehzahl, bei der Verstellpumpe durch die Änderung 
des Schwenkwinkels erfolgt, weicht der Verlauf des hydraulischen Gesamtwir-
kungsgrades beider Systeme stark voneinander ab. Die ständig wechselnden 
Lastverhältnisse und Volumenstromanforderungen während des betrachteten 
Bagger-Grabzyklus, führen jedoch dazu, dass für keine der beiden Pumpen ein 
relevanter Effizienzvorteil zu verzeichnen ist. Der Unterschied der an der Ein-
gangswelle benötigten Energie für einen Arbeitszyklus beträgt knapp  4 % zu 
Gunsten der Konstantpumpe (siehe Abbildung 6.12). Werden darüber hinaus 
die Wirkungsgradkennfelder des Elektromotors und des Frequenzumrichters 
berücksichtigt, siehe Formeln (6.5) und (6.6), so schmilzt die Differenz weiter 
zusammen. Der mit der Drehzahl sinkende Wirkungsgrad des Elektromotors 
und der zusätzliche Energiebedarf zur Beschleunigung der rotierenden trägen 
Massen des Antriebsstranges bei Volumenstromänderungen, führen dazu, dass 
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die Eingangsleistungen beider Systeme und somit auch deren Energiebedarf, 
nahezu gleich sind.

P P Q pab hyd eff= = ⋅ 0 (6.2)  
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Die Simulationen zeigen, dass abhängig von der gewünschten Antriebsstrang-
konfiguration sowohl eBSS-Systeme mit elektrohydraulischer Verstellpumpe, als 
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auch mit drehzahlvariabler Konstantpumpe sinnvoll eingesetzt werden können. 
Zusätzliche Effizienzsteigerungen beim Wechsel zum Konstantpumpensystem 
sind jedoch nicht zu erwarten. Es sei denn, der entsprechende Lastzyklus weist 
relevante Leerlaufanteile des Hydrauliksystems auf, während derer der Elektro-
motor stillgesetzt werden kann.

6.7 Verifikation der Simulationsmodelle  6.7

Als Vorgriff auf Kapitel 7 steht an dieser Stelle die Verifikation der erstellten Simu-
lationsmodelle anhand von vergleichenden Messungen mit Versuchen auf dem 
eBSS-Prüfstand.

Hierzu werden die Verbraucher des Simulationsmodells umparametriert und 
an die des Prüfstandes angepasst (vgl. Abbildung 7.1). Zudem wird die Wegrege-
lung des Fahrermodells durch eine einfache, gesteuerte Wegvorgabe ersetzt. 
Sowohl für das eBSS-System mit Verstellpumpe, als auch mit Konstantpumpe, 
sind die Ergebnisse des Vergleichs für einen Parallelbetrieb dreier Verbraucher in 
Abbildung 6.13 gezeigt.
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Die Darstellung zeigt, dass sich die Simulationen sehr ähnlich zu den realen 
Systemen verhalten. Die Volumenstromabweichungen trotz konstanter Vorgabe 
sind durch das Regelverhalten der nachgeschalteten Druckwaagen zu erklären, 
die bei stark schwankenden Lastvorgaben nicht komplett lastunabhängig arbei-
ten (vgl. Kapitel 7.2.3). Wichtig ist jedoch, dass sich Simulation und Prüfstand 
annähernd identisch verhalten und der Effekt jeweils bei beiden Kurven zu 
beobachten ist. Die exakte Nachbildung der Systemdynamik wird anhand der 
synchron steigenden und fallenden Flanken deutlich.
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Zur Absicherung des simulativ ermittelten Systemverhaltens, aber insbesondere 
auch zur Anpassung der entwickelten Steuerungsalgorithmen an die realen 
Gegebenheiten, wird ein Systemprüfstand der konzipierten elektrohydraulischen 
Bedarfsstromsteuerung aufgebaut.

7.1 Aufbau des Prüfstandes  7.1

Die Grundstruktur des Prüfstandes lässt sich prinzipiell in fünf Funktionsgrup-
pen untergliedern, die z.T. jedoch ineinander verwoben sind:

 ▪ Asynchronmotor zur Aufprägung einer konstanten Antriebsdrehzahl

 ▪ Belastungseinrichtung bestehend aus vier verschiedenen Verbrauchern

 ▪ hydraulische und elektronische Komponenten der untersuchten elektro-
hydraulischen Bedarfsstromsteuerung (vgl. Kapitel 7.1.1)

 ▪ Prüfstands-Steuerung zur Sollwertvorgabe von definierten Lastzyklen 
und Bewegungsprofilen (vgl. Kapitel 7.1.2)

 ▪ System zur Messdatenerfassung und Aufbereitung (vgl. Kapitel 7.1.3)

Der gesamte Schaltplan des Prüfstandes ist in Abbildung 7.1 dargestellt. Zur 
besseren Übersichtlichkeit wird auf die Darstellung analoger Signalleitungen 
zwischen der Mobilsteuerung (ECU) und den Stellgliedern bzw. den Sensoren 
verzichtet. Die Verbindungen sind lediglich durch kurze Pfeile angedeutet. Die 
CAN-Kommunikation zwischen der Steuerung und den Mikrocontrollern der 
Ventile, über die neben Sollventilstellungen auch Rückmeldungen zu Ventilposi-
tionen und Verbraucherdrücken abgewickelt werden, ist durchgehend skizziert.
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Der drehzahlgeregelte Elektromotor ist Teil des Antriebsstrangprüfstandes des 
Lehrstuhls für Mobile Arbeitsmaschinen in Karlsruhe. Es handelt sich um einen 
3-Phasen-Kurzschlussläufer-Asynchronmotor für Umrichterbetrieb vom Typ 
DKOBZ 0610-4D der Firma VEM Sachsenwerk. Der Motor hat eine Leistung 
von 130 kW und eine Nenndrehzahl von 1781 min-1 /VEM 2007/. Zur Regelung 
der Drehzahl n benötigt der Frequenzumrichter des Prüfstandes eine aktive 
Drehzahlrückführung sowie das anliegende Drehmoment T. Beide Werte wer-
den von einem Drehmoment-Messflansch Typ T40B der Firma HBM erfasst 
/HBM 2013/, dieser ist in Tabelle 7.2 auf Seite 125 näher spezifiziert. Er sitzt 
zwischen der Abtriebswelle des Elektromotors und der Kardanwelle zur Hydrau-
likpumpe, deren mechanische Eingangsleistung somit ebenfalls bekannt ist bzw. 
nach Formel (7.1) berechnet werden kann.

P T nmech = ⋅ ⋅2π (7.1)  

Als Belastungseinrichtung verfügt der Prüfstand über vier hydraulische Verbrau-
cher, die unterschiedliche Lastfälle darstellen können. Der Verbraucher V1 ist ein 
Hydraulikmotor Typ A10FE mit einem konstanten Schluckvolumen von 45 cm3 
der Firma Bosch Rexroth /Bos 2006/. Dieser treibt das Lüfterrad des Rücklauf-
kühlers an. Beim Verbraucher V2 handelt es sich um ein Proportional-Druckbe-
grenzungsventil Typ PDV 5 der Firma HAWE Hydraulik /HAW 2000/, das in 
einer Gleichrichterschaltung nach Art einer Graetz-Brücke verschaltet ist. Die 
Anordnung erlaubt die Durchströmung des Ventils in immer gleicher Richtung 
mit einem kontinuierlichen Volumenstrom. Durch die elektronische Verstel-
lung des Öffnungsdruckes können variierende Lasten nachgebildet werden. Als 
weitere Verbraucher kommen zwei Differentialzylinder zum Einsatz. Um drü-
ckende Lasten zu imitieren, werden im Rücklauf von Verbraucher V3 ebenfalls 
Proportional-Druckbegrenzungsventile integriert. Verbraucher V4 verfährt die 
Lastmasse m4 auf einem Schlitten. Über Zylinderaufnahmen an beiden Seiten 
der Masse können die zwei Zylinder gekoppelt werden und somit der Lastfall 
einer ziehenden Last simuliert werden.
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7.1.1 Komponenten der Bedarfsstromsteuerung  

Die Typisierung der elektrohydraulisch ansteuerbaren Verstellpumpe und des 
Steuerblocks findet sich in Kapitel 4.2. Die technische Spezifikation dieser Kom-
ponenten entspricht dem Lastenheft des Demonstrators (vgl. Kapitel 8) in den 
sie im Anschluss an die Versuchsläufe am Prüfstand eingebaut werden. Somit 
hat die Verstellpumpe ein maximales Schluckvolumen VG,max von 85 cm3, zudem 
verfügt sie über einen Schwenkwinkelsensor. Die Ansteuerung der Pumpe erfolgt 
über ein PWM-Signal, erfordert jedoch einen Mindestbetriebsdruck von 14 bar. 
Die Verstellung ist proportional zur Stromstärke. Sie beginnt bei einem Strom 
von 200 mA und erreicht den maximalen Schwenkwinkel bei 600 mA.

Die Schiebergrößen der Wegeventile sind entsprechend ihrer späteren Funk-
tion im Forstkran gewählt (siehe Tabelle 7.1). Die Klassifizierung erfolgt anhand 
des maximalen Volumenstroms, der nach Herstellerangaben bei einem Druckab-
fall von Δp = 12 bar über den komplett geöffneten Schieber fließt.

Tabelle 7.1: Schiebergrößen

Verbraucher Funktion im Forstkran Schiebergröße

V1 Teleskop 125 l/min

V2 Greifer 150 l/min

V3 Wipparm 150 l/min

V4 ohne 100 l/min

Die frei programmierbare Mobilsteuerung Typ ESX-3XM der Firma STW besteht 
aus einem 32-Bit Mikrocontroller, der in der verwendeten Ausbaustufe über ins-
gesamt 31 konfigurierbare Multifunktions-Eingänge verfügt, die entweder als 
Spannungs-, Strom- oder Frequenzeingang dienen. Elektronische Aktoren kön-
nen über 28 Digital / PWM-Ausgänge mit Strommessung angesteuert werden. 
Zudem verfügt sie über einen stabilisierten Spannungsausgang, beispielsweise 
zur Versorgung externer Sensoren. Das Steuergerät besitzt weiterhin 4   CAN-
Schnittstellen, die unabhängig voneinander und mit verschiedenen Protokollen 
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und Baudraten verwendet werden können. Im Rahmen der Entwicklung der 
Bedarfsstromsteuerung wird der Bus CAN1[Config] rein zur Konfiguration der 
Mobilsteuerung, zur Optimierung der Steuerungs-Software im laufenden 
Betrieb sowie zum Hochladen von Softwareversionen verwendet. Zur Kommu-
nikation mit den Wegeventilen wird ein eigener CAN-Bus aufgebaut, CAN2[Valve]. 
Ein weiterer Bus, CAN3[Data] , dient zum Datenaustausch mit dem PC, der zur 
Prüfstands-Steuerung und Messdatenerfassung verwendet wird. /STW 2010/

Die Programmierung der Software erfolgt in der Hochsprache ‚C‘. Die direkte 
Umsetzung des in der Simulation entwickelten Steuerungskonzeptes (vgl. Kapi-
tel 6.4) auf die Mobilsteuerung, schon während der Optimierungsphase, schränkt 
einerseits die Flexibilität ein, andererseits zeigen sich Programmierungsfeh-
ler bereits in der geschützten Prüfstandsumgebung. Zur Inbetriebnahme des 
Demonstrators sind lediglich noch marginale Anpassungen der CAN-Identifier 
erforderlich, um dessen 2-Kreis Hydraulik ansteuern zu können.

7.1.2 Ansteuerung des Prüfstandes  

Die Ansteuerung des Hydrauliksystems kann über drei verschiedene Kanäle 
erfolgen. Der Realität am nächsten kommt hierbei die Ansteuerung über einen 
analogen Joystick, über den drei Verbraucherachsen des Prüfstandes kontrolliert 
werden können. Der Joystick ist über Spannungseingänge direkt an der Mobil-
steuerung angeschlossen.

Ein mit dem Software-Werkzeug CANoe der Firma Vector Informatik erstell-
tes virtuelles Bedienterminal auf dem Prüfstands-PC ermöglicht die direkte Posi-
tionierung der Ventilschieber über Schieberegler. Des Weiteren kann hierüber 
die Antriebsdrehzahl und der Schwenkwinkel der Verstellpumpe variiert sowie 
statische Lastvorgaben an die Verstell-DBVs gesendet werden. Ferner ermöglicht 
CANoe die Online-Darstellung relevanter Systemparameter auf digitalen Anzei-
geelementen und Graphen, die mit der Versuchszeit mitlaufen. /Vec 2013/

Zur Anbindung des PCs an den CAN-Bus wird ein Interface vom Typ VN1630 
verwendet, das ebenfalls von Vector Informatik stammt /Vec 2012/. Die dritte 
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Variante Bedienervorgaben an die Bedarfsstromsteuerung zu senden nutzt eben-
falls dieses Schnittstellen-Modul. Hierzu werden in MATLAB/Simulink beliebige 
Prüfszenarien aus Sollwegvorgaben und Lastprofilen erstellt und mit den Funkti-
onsblöcken der integrierten Vehicle Network Toolbox /Mat 2013/ zu CAN-Bot-
schaften verpackt. In Abbildung 7.2 ist das Simulink-Simulationsmodell gezeigt, 
das während der Versuchsläufe mit dem Windows Realtime Kernel synchronisiert 
werden muss, um in Echtzeit abzulaufen. Die Vorgaben werden zuvor in Form 
von Kennfeldern über ein eigens programmiertes GUI im MATLAB-Workspace 
hinterlegt. Dieses Vorgehen ermöglicht die wiederholte Durchführbarkeit von 
Versuchsläufen mit definierten Eingangsparametern und führt zu reproduzierba-
ren Versuchsergebnissen.

Im ‚CAN Pack Subsystem‘ werden jeweils 4 Vorgabewerte zu einer CAN-Botschaft 
zusammengesetzt und dann vom ‚CAN Transmit‘-Block auf den Bus gelegt. Mit 
dem Verweis auf die einschlägige Fachliteratur /LaOb 2011/ wird an dieser Stelle 
auf eine ausführliche Erklärung zum genauen Aufbau von CAN-Nachrichten, 
sowie zum CAN-Bus allgemein, verzichtet.

7.1.3 Messkonzept  

Zur Erfassung aller relevanten Systemparameter wurde ein schlankes, jedoch 
äußerst effizientes Messkonzept entwickelt. Dieses besteht aus der Datenerfas-
sung über Sensoren, der Datenaufbereitung sowie der Datenspeicherung.

Abbildung 7.2: Simulink-Modell zur Prüfstands-Steuerung
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Insgesamt werden 63 verschiedene Parameter im Messschrieb gespeichert. 
Neben den reinen Sensorwerten (siehe Abbildung 7.1) werden  zusätzlich sämt-
liche Vorgabewerte und zum Teil auch berechnete Größen, wie der angeforderte 
Pumpenvolumenstrom, dokumentiert. Die technischen Daten der im Prüfstand 
verbauten Sensoren sind in Tabelle 7.2 detailliert aufgeführt.

Tabelle 7.2: Spezifikation der verwendeten externen Sensoren

Messgröße Sensortyp Hersteller Messbereich Genauigkeit
Drehmoment T40B HBM 0 .. 500 Nm ± 0,02 %
Drehzahl T40B HBM 0 .. 20.000 min-1 ± 0,05 Grad
Volumenstrom RS400 VSE 1 .. 400 l/min ± 0,5 %
Volumenstrom RS100 VSE 1 .. 100 l/min ± 0,5 %
Volumenstrom RE4 - 300 Hydrotechnik 9 .. 300 l/min ± 0,5 %
Druck M01 STW 0 .. 400 bar ± 0,5 %
Temperatur ETS 7200 Hydac -25 .. +100 °C ± 1,0 %
Position efector200 ifm 0,2 .. 10 m ± 15 mm

Die verwendeten Volumenstromsensoren messen nach dem widerstandsarmen 
Schraubenspindelprinzip /VSE 2012/ bzw. mittels Messturbine /Hyd 2002/. Sie 
haben jeweils Frequenzausgänge mit Rechtecksignal. Die Druck- /STW 2013/ 
und Temperatursensoren /Hyd 2013/ liefern Stromwerte zwischen 4 .. 20 mA, 
der Ausgang des Laser-Positionssensors /IFM 2012/ liefert einen Spannungswert 
zwischen 0 .. 10 V. In den Messschrieb werden weitere Messwerte von nicht näher 
spezifizierten Sensoren aufgenommen. Speziell sind dies die Daten der internen 
Druck- und Wegaufnehmer in den Ventilen, die als CAN-Botschaften zur Ver-
fügung stehen, sowie des Schwenkwinkelsensors in der Verstellpumpe, der einen 
Spannungsausgang mit 0,5 .. 4,5 V hat.

Abgesehen von den Drücken werden die Messwerte für keine der eBSS-Funktio-
nalitäten (vgl. Kapitel 4) benötigt und dienen rein zur Dokumentation und Über-
prüfung der angestrebten Systemfunktionen. Nichtsdestotrotz sind alle Sensoren 
an die Mobilsteuerung angeschlossen. Neben der eigentlichen Systemsteuerung 
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bildet diese zudem die Schlüsselkomponente bei der Messdatenerfassung. In der 
Steuerung werden die analogen Eingangssignale in ihre entsprechenden Zielein-
heiten konvertiert. Die Daten werden zu Viererblöcken geclustert und jeweils alle 
10 ms per CAN-Botschaft versendet. Dies entspricht einer Abtastrate von 100 Hz, 
was bei systemtechnischen Fragestellungen selbst für Druckwerte ausreichend ist, 
um das Übertragungsverhalten hinreichend genau beurteilen zu können.

Die in einer Datenbank spezifizierten CAN-Botschaften mit Messdaten wer-
den, erneut mit Funktionsblöcken der Vehicle Network Toolbox, im Simulink-
Simulationsmodell vom Bus gefiltert und entpackt (siehe Abbildung 7.3). 
Anschließend wird die Messreihe als MATLAB ‚timeseries object‘ zur Auswertung 
abgelegt.

Die beschriebene Vorgehensweise ermöglicht die Erfassung von Messdaten 
mit hoher Datenqualität, trotz niedrigem Speicherplatzbedarf und reduziertem 
Komponentenaufwand. Die direkte Abspeicherung in einem MATLAB Daten-
format (*.mat) verringert zudem deutlich den Zeitbedarf zur Auswertung der 
Versuchsergebnisse.

7.2 Übertragungsverhalten  7.2

Die Versuche am Prüfstand ermöglichen die Erfassung des Übertragungs-
verhaltens, sowohl der einzelnen Komponenten, als auch des gesamten 
Bedarfsstromsystems. In mehreren Rekursionsschleifen, bestehend aus 

Abbildung 7.3: Simulink-Modell zur Messdatenerfassung
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Versuchsdatenauswertungen und Optimierungen des Steuerungsprogramms, 
werden die Subsysteme aufeinander abgestimmt und zu einem funktionierenden 
Ganzen verbunden. Zur Dokumentation dieses Prozesses sowie der erzielten 
Ergebnisse sollen im Folgenden ausgewählte Versuchsläufe dargestellt und dis-
kutiert werden. Auf die übliche Glättung der Volumenstromverläufe wird in den 
Darstellungen bewusst verzichtet, um den zeitlichen Verlauf der Volumenstrom-
änderungen nicht zu verfälschen.

7.2.1 Einfluss der individuellen Schieberkennlinie  

In Kapitel 4.3 ist das Vorgehen zur Ermittlung der individuellen Schieberkennli-
nien beschrieben, die in der integrierten Ventilelektronik hinterlegt werden kön-
nen. Exemplarisch ist in Abbildung 7.4 der Einfluss ebendieser Kennlinie auf den 
Druck- und Volumenstromverlauf des Verbrauchers V2 (vgl. Abbildung 7.1) bei 
linear sinkender Volumenstromanforderung gezeigt. Der Lastdruck p2 entspricht 
dem Durchflusswiderstand des Verstell-DBVs, das auf 30 bar eingestellt ist, 
zuzüglich der Leitungs- und Sensorwiderstände. Sein Verlauf ist mit der Feder-
kennlinie und dem Strömungskraftverlauf des DBVs erklärbar.
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Die linke Grafik |a zeigt den ebenfalls linear abnehmenden Ventilweg y2. Da der 
Volumenstrom von der Verstellpumpe aufgeprägt wird, beschreibt der Druck-
verlauf pP die Nichtlinearität zwischen Ventilweg y und Öffnungsquerschnitt A0. 
Infolgedessen ist die Druckdifferenz Δp über die Messblende nicht konstant 
und der Volumenstrom über den Verbraucher nimmt nicht linear ab, sondern 
beschreibt einen eher S-förmigen Verlauf. Im Gegensatz dazu zeigt die rechte 
Grafik |b einen nahezu konstanten Verlauf der Druckdifferenz Δp sowie den 
linear abnehmenden Verbrauchervolumenstrom Q2. Am Ventilweg y2 wird die 
hinterlegte Schieberkennlinie deutlich. Diese ist über 11 Stützstellen definiert, 
zwischen denen linear interpoliert wird. Die Ungenauigkeit dieser Modellierung 
wird jedoch nur bei sehr kleinen Volumenströmen deutlich, hier kommt es zu 
einem Anstieg der Druckdifferenz und damit des Pumpendrucks. Der Einfluss 
auf die Energieeffizienz des Gesamtsystems ist jedoch vernachlässigbar klein, die 
Feinsteuerbarkeit bleibt komplett unbeeinflusst.

7.2.2 Reaktions- und Verstellzeiten  

Pumpe und Ventile besitzen konstruktionsbedingt eine unterschiedliche 
Dynamik bei ihrer jeweiligen Verstellung, die zudem von der ausgeführten 
Bewegungsrichtung abhängen kann. So hängt die Rückschwenkzeit der Pumpe 
maßgeblich vom Aufbau des Steuerdrucks ab, die Ausschwenkzeit hingegen wird 
von der Charakteristik der Feder bestimmt, welche die Schwenkwiege verstellt 
und zusätzlich das Öl aus dem Steuerkolben verdrängen muss.
Sind diese Dynamiken jedoch bekannt, besteht einer der großen Vorteile der 
elektrohydraulischen Komponenten darin, dass die Maschinensteuerung die 
Unterschiede ausgleichen kann. Synchrone Verstellungen werden somit immer 
mit der Geschwindigkeit des jeweils langsamsten Teilsystems ausgeführt. In die-
sem Kontext zeigt Abbildung 7.5 die Volumenstromänderung bei sprunghaften 
Änderungen der angeforderten Fördermenge. Am sanften Anstieg bzw. Abfall 
des Druckverlaufes pP wird erkennbar, dass die Verstellung des Ventilweges y2 
und des Schwenkwinkels αP optimal aufeinander abgestimmt sind.
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Zudem erlaubt die Abbildung Rückschlüsse auf die erreichbaren, absoluten 
Reaktions- und Verstellzeiten der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung 
zu ziehen. Sowohl beim Aus- als auch beim Einschwenken ist eine Änderung des 
Volumenstroms bereits nach etwa 50 ms feststellbar. Trotz des großen Schwenk-
bereichs ist die Verstellung von 10 auf 100 l/min innerhalb von 150 ms abgeschlos-
sen. Abgesehen von einem kleinen Einschwingvorgang, erfolgt die Rückstellung 
innerhalb von 100 ms.

7.2.3 Parallelbetrieb  

Der typische Betriebszustand der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung, 
bzw. mobilhydraulischer Systeme allgemein, ist die gleichzeitige Versorgung 
mehrerer Verbraucher mit unterschiedlichem Volumenstrombedarf sowie unter-
schiedlichen Lastdrücken. Hierbei unterliegen sowohl die Anforderungen, als 
auch die Belastungen einer ständigen Änderung. Durch die Verwendung von 
Individual-Druckwaagen an den Ventilsektionen der einzelnen Verbraucher ist 
der Druckabfall über alle aktiven Messblenden gleich. Somit ist die Volumen-
stromteilung theoretisch lastunabhängig und erfolgt im Verhältnis der Ventilöff-
nungen. In /Dju 2007/ wird dargelegt, warum die theoretisch lastunabhängige 
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Volumenstromverteilung, eben doch eine gewisse Abhängigkeit von den Diffe-
renzen der einzelnen Lastdrücke und dem Volumenstromverhältnis aufweist. 
Der Zusammenhang zwischen Druckwaagenstellung und Federkraft kann laut 
Djurovic bei Schaltungen mit vorgeschalteten Druckwaagen zu Abweichungen 
von 9 % bei der Genauigkeit der Volumenstromteilung führen. Ein entsprechen-
der Effekt ist auch bei den im Rahmen der vorliegenden Arbeit durchgeführten 
Versuchen zu beobachten und in Abbildung 7.6 dokumentiert. Da die Gesamt-
menge des Volumenstroms im vorgestellten Bedarfsstromsystem von der Pumpe 
aufgeprägt wird und die verwendeten Ventile durch die nachgeschalteten Druck-
waagen als Stromteiler (vgl. Kapitel 3.5.3) arbeiten, kann die relative Abweichung 
vom Sollwert, insbesondere bei Verbrauchern mit niedrigem Volumenstrombe-
darf, auch zweistellige Prozentbereiche annehmen. Es wird dennoch davon aus-
gegangen, dass Ungenauigkeiten in dieser Größenordnung vom 
Maschinenbediener nicht wahrgenommen bzw. unbewusst ausgeregelt werden.

Der Einsatz der nachgeschalteten Druckwaagen ist dennoch vorteilhaft, da die 
Ventile in einem künstlichen Unterversorgungszustand betrieben werden kön-
nen. Hierdurch sinkt die Druckdifferenz über die Messblenden und die Verlust-
leistung nimmt ab. Laut Hersteller funktioniert die Volumenstromteilung bis zu 
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einer minimalen Druckdifferenz von 4 bar zuverlässig und präzise. Im Gegensatz 
zum Prinzip der Stromregelung der einzelnen Verbrauchervolumenströme kann 
es jedoch bei der Stromteilung des Gesamtvolumenstroms zur unerwünschten 
Beeinflussung der Verbraucher untereinander kommen. Deshalb müssen wäh-
rend der Verstellung des Volumenstroms Pumpe und Ventilschieber möglichst 
synchron verstellt werden. Abbildung 7.7|a zeigt den treppenförmigen Anstieg 
des Verbrauchervolumenstroms Q2, ohne relevante Beeinflussung des Volumen-
stroms Q1 zum Lüftermotor. In Abbildung 7.7|b ist der Parallelbetrieb von drei 
Verbrauchern dargestellt. Bei Sekunde 10 wird Verbraucher 2 zugeschaltet, der 
Volumenstromsensor von Verbraucher 3 zeigt daraufhin eine Volumenstrom-
spitze im Verlauf von Q3. Die gleichzeitig erfolgte Wegmessung zeigt jedoch einen 
weiterhin kontinuierlichen Verlauf der Zylinderposition x3. Bei Sekunde 18 wird 
das Ausfahren des Zylinders abrupt beendet, es zeigen sich Volumenstromspit-
zen bei Q1 und Q2. Hingegen dem realen System, einem Kranarm, besitzt insbe-
sondere Verbraucher 2, der von einem Proportional-DBV repräsentiert wird, 
keine Massenträgheiten. Es wird angenommen, dass der Prüfstand somit eine 
Worst-Case Darstellung widerspiegelt. Die gegenseitigen Beeinflussungen der 
Verbraucher fallen am Demonstrator geringer aus. Das System reagiert hingegen 
eher mit Druckspitzen auf Synchronisierungsdifferenzen.

6 7
0

20

40

60

80

100

120

Zeit t [s]
8 0 10 20 30 40

0

200

400

600

800

Zeit t [s]

 

 

QP
Q1,soll
Q1
Q2,soll
Q2
Q3,soll
Q3
x3
Δp

D
ru

ck
 p

 [b
ar

]  
V

ol
um

en
st

ro
m

 Q
 [l

/m
in

]

Zy
lin

de
rp

os
iti

on
 x

 [m
m

]

a b

Abbildung 7.7: Parallelbetrieb mehrerer Verbraucher



132

 7 Validierung mittels Systemprüfstand 

In der Abbildung ist erkennbar, dass der Zylinder trotz geringerem Pumpenvolu-
menstrom gleich schnell ein- und ausfährt. Dies ist auf das Kolbenflächenverhält-
nis des Differentialzylinders zurückzuführen. Zur übersichtlicheren Darstellung 
wird der auf der Kolbenseite gemessene Verbrauchervolumenstrom Q3 entspre-
chend umgerechnet.

7.2.4 Unterversorgung  

Bei der entwickelten elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung kann zwi-
schen einer künstlich herbeigeführten Unterversorgung der Ventile (vgl.  Kapi-
tel  4.3) und einer Unterversorgung des gesamten Systems durch 
Pumpensaturierung unterschieden werden. Unter Ausnutzung der prinzipbe-
dingten „sozialen Mengenverteilung“ der nachgeschalteten Druckwaagen, ist der 
auftretende Effekt der gleichmäßigen Reduzierung aller Verbrauchervolumen-
ströme unter Beibehaltung des Teilungsverhältnisses jedoch bei beiden Zustän-
den derselbe. Ein entsprechender Verlauf beim Parallelbetrieb zweier Verbraucher 
ist in Abbildung 7.8 dargestellt. Die Abweichungen der Proportionalität der 
Volumenströme zu ihren jeweiligen Sollwerten lässt sich durch parasitäre Ein-
flüsse auf das Regelverhalten der Druckwaagen begründen (vgl. Kapitel 7.2.3).
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In den Zeiträumen zwischen Sekunde 10 und 18, sowie zwischen Sekunde 20 
und 30 übersteigt die Summe der Verbraucheranforderungen ΣQi,soll den Volu-
menstrom QP,max , den die Pumpe bei der gewählten Drehzahleinstellung und 
voll ausgeschwenkt, maximal liefern kann. Deutlich erkennbar ist sowohl die 
Unterversorgung beider Verbraucher, als auch die Verlangsamung der Zylinder-
bewegung sowie das Absinken der Druckdifferenz Δp auf unter 7 bar.

7.2.5 Zylinder-Endanschlag  

Die auftretende Problematik beim Erreichen der Endanschläge linearer Verbrau-
cher und der angestrebte Lösungsweg sind in Kapitel 4.5.1 grundlegend darge-
stellt. Abbildung 7.9 zeigt die Reaktion des Gesamtsystems auf das Ansprechen 
des implementierten Reglers. Im veranschaulichten Beispiel ist der softwaremä-
ßig eingestellte Maximaldruck von Verbraucher 3 auf 75 bar eingestellt. Zum 
Zeitpunkt t = 16,9 s erreicht der Zylinder seinen Endanschlag und es kann kein 
weiterer Volumenstrom mehr zum Verbraucher fließen.
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In der Folge steigen zunächst der Verbraucherdruck p3 sowie der Pumpen-
druck pP an. Der Regler wird aktiv, übersteuert die Volumenstromanforderung 
Q3,soll und schließt das Wegeventil nahezu, wodurch auch die Lastmeldeleitung 
der Ventilsektion unterbrochen wird. Der Pumpendruck wird fortan vom eben-
falls aktiven Verbraucher 2 bestimmt. Da die integrierte Ventilelektronik in der 
aktuellen Ausbaustufe den Reglerstatus nicht explizit an die Steuerung meldet, 
muss diese den Druckregelmodus anhand des Systemverhaltens erkennen. Steigt 
der Verbraucherdruck in den Bereich seines eingestellten Maximaldruckes, wei-
chen Soll- und Ist-Position des Schiebers stark voneinander an und bewegt sich 
der Schieber in schließende Richtung, wird auch der Pumpenvolumenstrom auf 
den aktuellen Bedarf reduziert. Während dieser Detektionszeit kommt es zu 
einer leichten Beeinflussung von Verbraucher 2.

7.2.6 Ziehende Lasten  

Die Lastkraft ziehender, oder aktiver4 Lasten wirkt in Bewegungsrichtung des 
Zylinders, dessen Geschwindigkeit somit von der Drosselung des abfließenden 
Volumenstroms an der Tankkante bestimmt wird. Ist diese Drosselung zu gering, 
bewegt sich der Zylinder schneller als gewünscht. Der in die andere Zylinderkam-
mer nachströmende Volumenstrom, welcher der eigentlichen Geschwindigkeits-
anforderung entspricht, reicht nicht mehr aus und es baut sich ein Unterdruck 
auf. Dies kann zu Kavitationsproblemen führen.

Zum Nachweis dessen, dass bei der Systemauslegung der elektrohydraulischen 
Bedarfsstromsteuerung ein gelungener Kompromiss zwischen Drosselverlusten 
und Steuerbarkeit (vgl. Kapitel 3.6) gefunden wurde, der ein robustes Übertra-
gungsverhalten trotz wechselnder Lasten ermöglicht, werden Versuchsläufe mit 
gekoppelten Verbrauchern 3 und 4 durchgeführt. Abbildung 7.10 zeigt das Sys-
temverhalten während eines entsprechenden Versuchs. Mittels des zugehörigen 
Verstell-DBVs wird eine drückende Last am Zylinder 3 simuliert, die einem Last-
druck von 50 bar einspricht. Der Zylinder wird zunächst eingefahren und dann 

4 Definition aktiver / passiver Lasten nach /Ste 2010/
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wieder zurück in seine Ausgangsposition gebracht. Währenddessen ist Zylinder 4 
in Schwimmstellung und wird mitbewegt. Bevor jedoch Zylinder 3 zum Zeit-
punkt t2 erneut einfährt wird zum Zeitpunkt t1 Verbraucher 4 mit einer Volu-
menstromanforderung beaufschlagt, die einer etwas schnelleren Geschwindigkeit 
entsprechen würde, als beim ersten Einfahren. Da jedoch Verbraucher 3 noch 
blockiert ist, steigt der Druck p4A auf seinen softwareseitig eingestellten Maxi-
maldruck von 80 bar. Sobald auch der Ventilschieber von Verbraucher 3 geöffnet 
wird, setzen sich die gekoppelten Zylinder in Bewegung. Aufgrund der speziellen 
Prüfstandsarchitektur wirkt Verbraucher 4 bei dem gewählten Volumenstrom-
verhältnis im Zeitraum t2 bis t3 als ziehende Last auf Verbraucher 3. Dessen Volu-
menstromanforderung endet zum Zeitpunkt t3 und der Druckregelmodus von 
Verbraucher 4 wird erneut aktiv, bis auch dessen Ventilschieber geschlossen wird.

Die Abbildung zeigt, dass trotz unterschiedlicher Lastrichtungen der Zylinder 3 
nahezu gleich schnell, bzw. im gleichen Zeitraum gleich weit verfährt.
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7.3 eBSS-System mit geteiltem Ventilschieber  7.3

Anhand von Verbraucher 4, dessen Ventilsektion über einen geteilten Schieber 
verfügt (siehe Abbildung 7.1), lässt sich der in Kapitel 3.6 beschriebene Hauptmo-
dus von Systemen mit getrennten Steuerkanten untersuchen. Zur Validierung der 
zugehörigen theoretischen Betrachtungen aus Kapitel 4.6, werden drei verschie-
dene Teilversuche durchgeführt, deren Ergebnisse in Abbildung 7.11 dargestellt 
sind. Zunächst wird die Tankkante analog zur Zulaufkante geöffnet |a. Anschlie-
ßend wird die Tankkante passend zum Kolbenflächenverhältnis weiter aufgesteu-
ert bzw. weiter geschlossen |b und schließlich komplett geöffnet |c.

Die Höhe des Druckes, der erforderlich ist, um eine Last zu heben, hängt 
neben der Last selbst, zusätzlich von den Druckabfällen über Zulaufsteuerkante, 
Druckwaage und Tankkante sowie den Leitungsverlusten ab und kann folglich 
als eine Reihenschaltung von Widerständen interpretiert werden. Im beschrie-
benen Versuch wurde der Zylinder ohne Last verfahren. Unter der Annahme, 
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dass Leitungsverluste aufgrund der großen Schlauchquerschnitte vernachlässigt 
werden können, entspricht der Druckverlauf pi(c) rein dem Druckabfall über 
Zulaufsteuerkante und Druckwaage. Wird die Tankkante passend zum Kolben-
flächenverhältnis aufgesteuert, steigt der Druck pi(b) nahezu im gleichen Ver-
hältnis. Wird sie jedoch analog zur Zulaufkante geöffnet, ist sie folglich beim 
Ausfahren eigentlich zu weit offen für den aus der Stangenseite abfließenden 
Volumenstrom und der Druck pi(a) nimmt kaum zu. Beim Einfahren hingegen 
steigt der Druck deutlich an, da aus der Kolbenseite ein sehr viel größerer Volu-
menstrom abfließen muss.

Bei der Betrachtung des Einsparpotentials durch die Reduzierung des Diffe-
renzdruckes zwischen Pumpendruck und höchstem Lastdruck, dem ursprüng-
lichen Ziel der elektronischen Bedarfsstromsteuerung, bleiben die getrennten 
Steuerkanten zunächst unberücksichtigt. Der Pumpendruck liegt etwa 10 bar 
über dem höchsten Lastdruck. Wie durch die in diesem Kapitel beschriebenen 
Versuche gezeigt, lässt sich durch die Verwendung getrennter Steuerkanten, für 
bestimmte Lastfälle, der Lastdruck an sich absenken und somit weiteres Einspar-
potential erschließen.

7.4 eBSS-System mit Konstantpumpe  7.4

Zum Test des Bedarfsstromsystems mit drehzahlvariabler Konstantpumpe wird 
die Volumenstromversorgung des Prüfstands nach Abbildung 4.9 umgebaut. Die 
Steuerung rechnet den benötigten Volumenstrom fortan nicht mehr in einen 
äquivalenten Schwenkwinkel, sondern in eine Solldrehzahl um. Diese wird von 
der Drehzahlregelung des Antriebsstrangprüfstandes durch Variation der Aus-
gangsfrequenz des Frequenzumrichters eingestellt.

Bezüglich des Übertragungsverhaltens stellt sich die Frage, ob der Elektromo-
tor die erforderliche Dynamik aufbringen kann, um Volumenstromanforderun-
gen hinreichend schnell bedienen zu können. Den Beleg liefert Abbildung 7.12, 
in der die Volumenstromänderungsrate von Konstantpumpen- und 
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Verstellpumpensystem gegeneinander aufgetragen ist. Die Reaktion auf das Aus-
schwenken der Verstellpumpe ist unbedeutende 30 ms früher zu beobachten als 
diejenige, die auf die Drehzahlerhöhung der Konstantpumpe erfolgt. Bei der 
Reduzierung des Volumenstroms liegen die Kurven der beiden Systeme nahezu 
aufeinander.

Zusätzlich liefert die bereits zur Validierung der Simulationsmodelle herangezo-
gene Abbildung 6.13 Aufschlüsse zum Systemverhalten. Beide Pumpen versor-
gen die Verbraucher in ähnlicher Weise mit Öl und reagieren vergleichbar auf 
äußere Lasteinflüsse. Es fällt jedoch auf, dass das Konstantpumpensystem etwas 
schwingungsanfälliger zu sein scheint.

Die Untersuchung möglicher Probleme, wie etwa ein befürchteter Schmier-
filmabriss durch die hochdynamischen Drehzahländerungen, übersteigt den 
Rahmen der vorliegenden Arbeit. Hierzu wäre ein Langzeitversuch zum Ver-
schleißverhalten von Nöten. Laut Hersteller der Konstantpumpe, ist das Problem 
ohnehin nicht bekannt und auch bei ähnlichen Belastungen, beispielsweise in der 
Industriehydraulik, bisher nicht aufgetreten.
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tem auf Änderungen der Volumenstromanforderung Qsoll 
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Der Nachweis der prognostizierten Effizienzsteigerungen erfolgt anhand von 
Vergleichsmessungen zwischen elektrohydraulischer Bedarfsstromsteuerung und 
hydraulisch-mechanischem Load-Sensing. Hierzu wird die Referenzmaschine mit 
dem neuen System ausgerüstet und im charakteristischen Lastzyklus (vgl. Kapi-
tel 5) betrieben. Neben den reinen Messergebnissen, erlaubt der Versuchsträger 
zudem eine Einschätzung zum subjektiven Empfinden des Maschinenbedieners.

8.1 Messergebnisse  8.1

Vergleichende Versuche mit realen Demonstratoren liefern typischerweise 
keine zahlenmäßig quantifizierbaren Ergebnisse, da reproduzierbare 
Versuchsbedingungen zu vielen äußeren Einflüssen unterliegen. Zum einen 
kann der Maschinenbediener seine Aktionen nicht exakt wiederholen, ins-
besondere wenn er durch Überlagerung mehrerer Steuerungsachsen eine 
komplexe Raumkurve nachfahren muss. Zum anderen ist der Einfluss der 
Umgebungsbedingungen nicht zu kontrollieren.

Im Fall des betrachteten Forstkranes beeinflussen das Gewicht des jeweiligen 
Stammes und die Greifposition maßgeblich die Lastdrücke der einzelnen Ver-
braucher. Der Verlauf des absoluten Systemdrucks variiert somit von Stamm zu 
Stamm, bzw. für jeden Durchlauf des Lastzyklus. Aus diesem Grund wird als 
relevante Messgröße für den Systemvergleich die Druckdifferenz zwischen aktu-
ell höchstem Lastdruck pL,max und Pumpendruck pP herangezogen. Diese dient 
als Maß für die ins System eingebrachte Verlustleistung und ermöglicht somit 
eine Aussage zur Effizienzsteigerung der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteu-
erung gegenüber der Load-Sensing Hydraulik der Referenzmaschine, trotz 
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wechselnder Randbedingungen. Ein entsprechender Vergleich ist in Abbildung 
8.1 dargestellt.

Obwohl beide Grafiken ähnliche Zyklusausschnitte zeigen, sagt der Verlauf des 
absoluten Pumpendrucks nichts über mögliche Effizienzunterschiede aus. Erst 
die Betrachtung der Druckdifferenzen zeigt das Einsparpotential des eBSS-
Systems. Somit verifiziert der Demonstrator die in Kapitel  4.3 prognostizierte 
Absenkung der Druckdifferenz. Diese pendelt sich, wie schon in der Simulation 
(vgl. Kapitel 6.5) und am Prüfstand (vgl. Kapitel 7.2), zwischen 8 und 10 bar ein. 
Respektive verringert sich die prinzipbedingte Verlustleistung um stattliche 50 %.
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8.2 Subjektive Systemverbesserungen  8.2

Neben der messtechnisch erfassbaren Effizienzsteigerung, sind durch den Wech-
sel der Steuerungsphilosophie noch weitere positive Effekte der elektrohydrauli-
schen Bedarfsstromsteuerung zu erwarten. Diese sind jedoch quantitativ nicht 
zu belegen und wurden durch eine Befragung der 8 regelmäßig wechselnden 
Kranbediener des Prototyps ermittelt, nachdem diese bereits einige Wochen 
mit dem neuen Forstkran gearbeitet hatten. Bei den Fahrern handelt es sich um 
geschulte Profis mit langjähriger Berufserfahrung, die am Tag 8 – 10 Stunden 
mit der Forstmaschine im Dauereinsatz sind. Zudem wechseln die Fahrer des 
Öfteren zwischen der Demonstratormaschine mit innovativer Bedarfsstromsteu-
erung und baugleichen Maschinen, die noch mit herkömmlichen LS-Hydrau-
liksystemen ausgerüstet sind. Somit erfahren sie die verbesserte Bedienbarkeit 
immer wieder aufs Neue.

Hervorzuheben sind demnach die signifikant reduzierte Schwingungsanfälligkeit, 
einhergehend mit einer verbesserten Positionierbarkeit des Greifers. Der Kran 
lässt sich feinfühliger steuern und nach den schnellen Schwenkbewegungen 
kann der Stamm schnell wieder gegriffen werden. Der Effekt ist hauptsächlich 
auf das Aufbrechen des LS-Regelkreises zurückzuführen, dessen hydraulisch-
mechanischer Förderstromregler, in Verbindung mit langen Lastmeldeleitungen, 
ein unruhiges Systemverhalten aufweist. Zusätzlich wirkt sich die unmittelbare 
Steuerung des Volumenstroms positiv auf die Systemdynamik aus. Das spon-
tanere Ansprechverhalten der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung 
gibt dem Maschinenbediener ein sehr direktes Gefühl und verhindert somit 
Überschwinger des Reglers „Mensch“.

Weiterhin verbessert sich das Kaltstartverhalten, das bei Load-Sensing Syste-
men, insbesondere im Winter, Bedienkomfort und Produktivität beeinträchtigt 
und von den Fahrern bemängelt wird. Die Regeldynamik der Druckwaage im 
Förderstromregler hängt stark von der ihrerseits temperaturabhängigen Visko-
sität des Öls ab. Je kälter das Öl ist, desto träger reagiert die Pumpe und führt 
Volumenstromänderungen nur zögerlich aus. Außerdem steht, solange die 
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Druckdifferenz durch die Leitungsverluste über der LS-Regeldruckdifferenz lie-
gen würde, nicht der volle angeforderte Volumenstrom zur Verfügung, da der 
Förderstromregler bereits vor Erreichen von Qsoll zurückregelt.

Im Gegensatz dazu ist die Dynamik der eBSS-Ansteuerung nahezu temperatur-
unabhängig. Zudem konnte durch Messungen belegt werden, dass das System 
schneller auf Betriebstemperatur kommt. Sofort ab Systemstart steht der kom-
plette angeforderte Volumenstrom zur Verfügung und wird durch die Leitungen 
zu den Verbrauchern „gepresst“. Diese sind zwar großzügig dimensioniert, stellen 
aber dennoch einen Widerstand dar. Im Gegensatz zum LS-System, das mit kon-
stanter Druckdifferenz zwischen höchstem Lastdruck und Pumpendruck arbei-
tet, steigt die Druckdifferenz des eBSS-Systems. Somit nimmt die Verlustleistung 
zu und das Öl erwärmt sich schneller. Was zunächst nach einem Nachteil klingt, 
erweist sich bei genauerer Betrachtung als Vorteil, da das System so schneller in 
einen das Öl und die Komponenten schonenden Betriebszustand übergeht. 
Zudem liegt die sich einstellende Beharrungstemperatur niedriger als im 
Referenzsystem. Der qualitative Temperatur- und Differenzdruckverlauf wäh-
rend eines Systemstarts bei winterlichen Verhältnissen ist in Abbildung 8.2 
dargestellt.

Die LS-Referenzmaschine kommt trotz Dauerbetrieb bereits ohne Ölkühler 
aus. Somit stellt sich bei den beiden Systemen die Beharrungstemperatur in 
Abhängigkeit der Belastungen und Verluste selbständig ein und kann durchaus 
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schwanken. Wird das eBSS-System hingegen in einer Arbeitsmaschine mit gere-
geltem Ölkühler eingesetzt, spiegelt sich die reduzierte Verlustleistung im ver-
minderten Kühlleistungsbedarf wider.

Von den Fahrern wurde ein weiterer positiver Effekt beobachtet, der im Zusam-
menspiel der beiden Hydraulikkreise mit dem Verbrennungsmotor begrün-
det liegt. Der Motor älterer Bauart verfügt noch nicht über ein elektronisches 
Motormanagement, das auf schnelle Drehmomentanstiege angemessen reagieren 
kann. Da den beiden Pumpenreglern der LS-Referenzmaschine keine Begren-
zung ihrer Summenleistung überlagert ist, konnte es insbesondere in starkem 
Holz zu Betriebssituationen kommen, in denen der Verbrennungsmotor „abge-
würgt“ wurde. Wie in Kapitel 4.5.3 gezeigt, ist diese globale Leistungsregelung 
elektronisch sehr leicht umzusetzen und in der Steuerung implementiert. Für 
den Demonstrator ist diese Unterfunktion jedoch deaktiviert, da keine CAN-Bus 
Daten der VKM zur Verfügung stehen. Nichtsdestotrotz stirbt der Verbrennungs-
motor auch in extremen Lastsituationen nicht mehr ab, da durch die verminderte 
Verlustleistung des eBSS-Systems auch die Leistungsspitzen niedriger liegen.
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Zusammenfassung

Die Hydrauliksysteme heutiger mobiler Arbeitsmaschinen bestehen typischer-
weise aus mehreren hydraulischen Verbrauchern, die von einer Pumpe mit hyd-
raulischer Leistung versorgt werden. Trotz ihrer parallelen Verschaltung und der 
Versorgung durch eine gemeinsame Pumpe, soll die Ansteuerung der Verbrau-
cher energieeffizient, lastunabhängig und ohne gegenseitige Beeinflussung erfol-
gen. Diese Anforderungen werden von den am Markt etablierten Load-Sensing 
Systemen erfüllt. Der Pumpenvolumenstrom wird indirekt geregelt, indem eine 
hydraulisch-mechanische Druckwaage eine konstante Druckdifferenz zwischen 
höchstem Lastdruck und Systemdruck aufrecht erhält. Der Regler jedoch neigt 
in Verbindung mit den hydraulischen Lastmeldeleitungen dazu, Schwingungen 
in das System zu induzieren, wodurch der Bedienkomfort und die Produktivität 
beeinträchtigt werden. Die Regeldruckdifferenz sorgt gerade im Teillastbetrieb 
für erhebliche Verlustleistungsanteile.

Besserung versprechen die aus wissenschaftlichen Publikationen bekannten 
elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerungen, deren Grundprinzip die direkte 
Steuerung des Pumpenvolumenstroms anhand der Verbrauchervorgaben ist. Der 
Pumpendruck stellt sich selbständig in Abhängigkeit der Systemwiderstände ein. 
Hierbei gilt es, den zusätzlichen Freiheitsgrad zu kontrollieren und insbesondere 
während sich Verbraucheranforderungen ändern, Pumpen- und Ventilansteue-
rungen exakt zu synchronisieren, da es ansonsten zu unerwünschten Reaktionen 
der übrigen aktiven Verbraucher kommen kann. Zur Beherrschung dieser transi-
enten Unsicherheit bieten sich verschiedene Steuerungs- und Schaltungsvarian-
ten an, die im Stand der Forschung erläutert wurden und die sich gegenüber dem 
in vorliegender Arbeit entwickelten Ansatz abgrenzen.
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Dieser verfolgt die Strategie der reinen Steuerung des Pumpenvolumenstroms 
in einem offenen Regelkreis. Die Umsetzung erfolgt mit modernen, jedoch seri-
enreifen Komponenten, deren Ansteuerung über elektronische Signalleitungen 
erfolgt. Die Wegeventile mit nachgeschalteten Individual-Druckwaagen verfügen 
über interne Lageregelungen und integrierte Druckaufnehmer. Letztere erfassen 
die Verbraucherdrücke zur Realisierung zahlreicher Zusatzfunktionen. Somit 
konnte beispielsweise die Zylinder-Endanschlag Problematik gelöst werden.

Unter Anwendung verschiedener wissenschaftlicher Methoden, wurde das ent-
wickelte Konzept am Beispiel eines Forstkranes untersucht und seine Funktions-
fähigkeit bestätigt. In einer vergleichenden Systemsimulation konnte zunächst 
das Einsparpotential gegenüber einem LS-Referenzsystem nachgewiesen werden. 
Der Energiebedarf der innovativen elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung 
liegt während einem charakteristischen Forstkran-Lastzyklus 14 % niedriger als 
der des äquivalenten hydraulisch-mechanischen Load-Sensing Systems.

Sowohl zur Validierung des Simulationsmodells, als auch zur Feinabstimmung 
und Optimierung wurde die Bedarfsstromsteuerung als Systemprüfstand aufge-
baut. Hierdurch konnte eine detaillierte Untersuchung des Übertragungsverhal-
tens in allen typischen Betriebszuständen und auch bei unüblichen Szenarien 
realisiert werden. Zudem konnte die Entwicklung des Systems soweit voran-
getrieben werden, dass ein reibungsloser Einbau in den Demonstrator gelang. 
Messungen an diesem belegen die erzielten Effizienzsteigerung, die Maschinen-
bediener bestätigen das verbessert Schwingungsverhalten und loben das äußerst 
direkte Ansprechverhalten der Hydraulik.

Ausblick

Anhand der Applikation der elektrohydraulischen Bedarfsstromsteuerung auf 
einen Forstkran, konnte die prinzipielle Funktionsfähigkeit des Systems nachge-
wiesen werden. Die Erweiterung des Basiskonzepts um zahlreiche Zusatzfunkti-
onen gewährleistet einen realen Maschinenbetrieb ohne Einschränkungen. Die 

-
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Dauerfestigkeit des Systems wird sich im laufenden Feldeinsatz des Demonstra-
tors zeigen.

Neben der Übertragung der entwickelten Lösung auf weitere Maschinengattun-
gen, bietet auch das Bedarfsstromsystem selbst, weiteres Optimierungspotential. 
Insbesondere die Integration getrennter Steuerkanten sollte weiter untersucht 
werden, liegt doch in diesem Funktionsprinzip erhebliches Effizienzsteige-
rungspotential, das es zu heben gilt. Die Freiheitsgrade der direkten Volumen-
stromsteuerung könnten somit die entscheidenden Impulse zu einem breiteren 
Markteintritt von Systemen mit getrennten Steuerkanten liefern.

Zur weiteren Reduzierung der Drosselverluste am Steuerblock, könnte der 
Verzicht auf Individual-Druckwaagen, ein gangbarer Weg sein. Durch eine 
Wegregelung der Verbraucher, oder Kennfeldregelung der Ventile, könnten die 
Hauptwegeschieber zusätzlich die Funktion der Druckwaagen übernehmen 
und eine lastunabhängige Verbraucheransteuerung gewährleisten. Die aktive 
Wegregelung würde jedoch eine Abkehr von der Philosophie der Bedarfsstrom-
steuerung bedeuten und zusätzliche Sensoren zur Istweg-Rückführung erfordern. 
Zur kennfeldbasierten Ansteuerung der Ventile hingegen, reicht theoretisch die 
Kenntnis der aktuellen Lastdrücke und des Pumpendrucks, um einen konstanten 
Druckabfall über alle Wegeventile einzuregeln. Nichtsdestotrotz ist diese Art der 
Regelung im Bereich der akademischen Grundlagenforschung angesiedelt. Hier 
gilt es, den für die Mobilhydraulik typischen Einfluss wechselnder Randbedin-
gungen zu untersuchen und geeignete Maßnahmen zur Kompensation zu finden.

Vor dem Hintergrund steigender Elektromobilität, zeigt Abbildung 9.1 eine 
Kombination aus Bedarfsstromsteuerung mit drehzahlgeregelter Konstantpumpe 
und kennfeldgeregelten Wegeventilen. Grundlagen zu eBSS-Systemen mit Kons-
tantpumpen wurden in vorliegender Arbeit gelegt, umfassende Untersuchungen 
und die Integration in ein Fahrzeug stehen jedoch noch aus. Beispielsweise 
könnte das System in einer vollelektrifizierten Arbeitsmaschine zum Antrieb von 
mehreren linearen Nebenverbrauchern eingesetzt werden, die ansonsten jeweils 
einzeln, als kostenintensive elektrische Direktantriebe ausgeführt werden 
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müssten. Die Abbildung zeigt eine weitere Idee, die im Zusammenhang mit der 
Antriebsstrangtopologie Elektromotor-Konstantpumpe steht. Aus der Drehzahlre-
gelung des Motors, sind die aktuelle Drehzahl und das Drehmoment bekannt. 
Das Schluckvolumen der Pumpe ist konstant und die Wirkungsgrade können als 
Kennfeld hinterlegt werden. Somit kann der aktuelle Pumpendruck errechnet 
werden und muss nicht mit einem Sensor erfasst werden.

Elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerungen stellen auf lange Sicht, analog zu 
hybriden Fahrantrieben, sicherlich nur eine Brückentechnologie auf dem Weg 
zur verlustfreien mobilen Arbeitsmaschine dar. Kurz- und mittelfristig gesehen, 
bieten sie jedoch eine interessante Alternative zu den, als Stand der Technik zu 
betrachtenden Load-Sensing Systemen. Die gesteigerte Energieeffizienz, die 
reduzierte Schwingungsanfälligkeit und der verbesserte Bedienkomfort sind die 
Hauptargumente für einen Technologiewechsel. Die einfache Adaptierbarkeit 
in bestehende Maschinenkonzepte, sollte den eBSS-Systemen einen deutlich 
früheren Markterfolg bescheren, als dies beispielsweise für digitalhydraulische 
Systeme zu erwarten ist.

QP,p0

n=f(ΣQi)
L1 L2 L3

pDBV

ppQ1,p1 Q2,p2

p0=f(T,n)

∆p0-2∆p0-1

x=f(∆p,Q)

Abbildung 9.1: Bedarfsstromsteuerung mit drehzahlvariabler 
Konstantpumpe und Kennfeldregelung der Wegestufen
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Die Energieeffizienz mobiler Arbeitsmaschinen wird neben dem Fahrantrieb 
maßgeblich vom Wirkungsgrad ihrer Arbeitsantriebe bestimmt. Zur Leistungs-
übertragung werden hauptsächlich Hydrauliksysteme eingesetzt. Die wachsende 
Verfügbarkeit moderner, elektrohydraulischer Komponenten ermöglicht die 
Entwicklung von Bedarfsstromsystemen. Durch die elektronische Signalleitung 
und -verarbeitung sind die Verbraucheranforderungen bekannt und der Pum-
penvolumenstrom kann direkt als deren Summe eingestellt werden.
In vorliegender Arbeit wird eine elektrohydraulische Bedarfsstromsteuerung am 
Beispiel eines Forstkranes entwickelt. Zur Ableitung eines für Forstmaschinen 
typischen Lastzyklus und zur Definition des Status Quo erfolgt zunächst die 
Vermessung des Referenzsystems. Der simulative Vergleich, die Untersuchung 
des Übertragungsverhaltens am Prüfstand, sowie der Aufbau eines voll funkti-
onsfähigen Demonstrators bilden den Entwicklungsprozess ab.
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