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1. Einleitung

Um eine hohe Zuverléssigkeit und Sicherheit eines Antriebs-
systems zu gewadhrleisten, ist eine Vorausberechnung von
Resonanzstellen und Bauteilbelastungen notwendig. Dieses
wird durch Simulationsrechnungen erreicht, die mit mehr oder
weniger starken Vereinfachungen des realen Systemverhaltens
durchgeflihrt werden. Das vereinfachte Systemverhalten wird
dabei durch mathematische Modelle beschrieben. Fiir viele
Antriebsstrangelemente existieren derartige Modelle, wobei
diese meist auf einfachen physikalischen Grundlagen, wie z.B.
dem Hookesches Gesetz beruhen.

Hydrodynamische Kupplungen sind in ihrer Wirkungswei-

se dagegen sehr komplex. Eine Modellierung tber gréf3ere
Betriebsbereiche ist daher sehr aufwendig [1, 2, 3]. In den
meisten Féllen reicht es jedoch aus, die mathematische Be-
schreibung auf einen Betriebsbereich, den Nennbetriebspunkt
zu beschrénken. Unter dieser Voraussetzung wurde eine recht
einfache Beschreibung von hydrodynamischen Kupplungen in
Form eines Kelvin Modells entwickelt [4], die leicht zu bestim-
men ist und zudem mit jeder Standard-Simulationssoftware
abgebildet werden kann.

Die Gultigkeit dieser Kelvin Modellierung soll an dieser Stelle
nochmals unter Beweis gestellt und die grundlegenden Eigen-
schaften von hydrodynamischen Kupplungen daraus abgeleitet
werden.

Weiterhin werden zwei grundlegende Problemstellungen aus
der Praxis zur Auslegung und Simulation von Antrieben mit
hydrodynamischer Kupplung, insbesondere von Schiffsantrie-
ben, erlautert.

Bei Simulationsrechnungen im Resonanzbereich (zweiter
oder héhere Mode) zeigen sich immer wieder sehr grolRe
Abweichungen zwischen Theorie (Simulation) und Messun-
gen, so dass in diesem Bereich Unsicherheiten beziiglich der
Gultigkeit der Kupplungsmodellierung bestehen.

¢ In der Vergangenheit war es Praxis, Antriebe mit hydrody-
namischer Kupplung getrennt auszulegen. Der primér und
sekundarseitige Antriebsstrang wurde separat betrachtet,
Eigenfrequenzen und Torsionsbeanspruchungen getrennt
bestimmt. Im Laufe der Zeit sind jedoch Zweifel darliber auf-
getaucht, ob die hydrodynamische Kupplung méglicherweise
nicht doch einen grél3eren Einfluss auf die Eigenfrequenzen
undTorsionsbeanspruchungen vom primar- und sekundarsei-
tigen Antriebsstrang hat und somit eine getrennte Auslegung
zu groReren Fehlern flihren kann. Aus diesem Grund werden
derartige Systeme zur Zeit nicht mehr getrennt, sondern als
Gesamtsystem ausgelegt.

2. Die hydrodynamische Kupplung als Kelvin Modell

Eine stationére Auslegung hydrodynamischer Kupplungen
erfolgt nach der Beschreibung in GI. 1.

M=4-p-D,’ o? Gl. 1

Die dimensionslose Leistungszahl A ist dabei abhéngig vom
Schlupf, den Profilparametern sowie dem Fillungsgrad und
wird experimentell ermittelt. Sie geht, wie auch die Dichte des
Betriebsmediums p, linear in die Berechnung des (ibertragba-
ren Kupplungsmomentes ein.

Bei geometrisch ahnlichen Kupplungen dndert sich der Verlauf

der Leistungszahl A nicht, so dass dieses Moment mit dem
Durchmesser des Pumpenrades D, und der Pumpendrehzahl o
auch fur andere BaugréfZen und Antriebsdrehzahlen theoretisch
bestimmt werden kann.

Instationdre Vorgange kénnen mit Gl. 1 jedoch nicht berechnet
werden. Hierzu ist ein andere Beschreibung erforderlich, die in
[4] in Form eines Kelvin Modells entwickelt wurde.
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Bild 1: Kelvin Modell
(Indizes: P = Pumpe; T =Turbine)

Wie allgemein bekannt, besteht dieses Modell aus einer Paral-
lelschaltung von Hookescher Feder K und viskosem Dampfers

D (Bild 1) und ist analog zur Beschreibung von hochelastischen
Kupplungen [5]. Bei dieser Kupplungsart werden die Federrate
und Dampferwert als konstante Werte angenommen.
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Bild 2: VTK 487 T Kupplung im Schnitt

Die hydrodynamische Kupplung weist dagegen auch im Nenn-
betriebspunkt ein nichtlineares Verhalten auf, wodurch sich
frequenzabhangige Werte fiir K und D ergeben. Diese sind flir
die KupplungsgréRe VTK 487 T (Bild 2) bei einer Pumpendreh-
zahl von 1500 rpm und einem Nennmoment von 800 Nm hei-
spielhaft in Bild 3 und Bild 4 dargestellt. Bei niedrigen Erreger-
frequenzen ist die Steifigkeit klein und die Dampfung groB3. Mit
zunehmender Frequenz kehrt sich dieses um. Dabei strebt die
Steifigkeit und Dampfung jeweils gegen einen Grenzwert.
Verglichen mit anderen Antriebselementen ist der Grenzwert
der Steifigkeit sehr gering. Hier liegt dieser Wert bei 3500 Nm /
rad und entspricht beispielsweise der einer Stahlwelle mit ei-
nem Durchmesser von 30 mm und einer Ldnge von 1863 mm.
In einem Antriebssystem sind in der Regel die Steifigkeiten der
anderen Antriebselemente um mindestens eine Zehnerpoten-
zen grol3er als die der hydrodynamischen Kupplung. Selbst
hochelastische Kupplungen liegen bei gleichem Nennmoment
noch um einem Faktor >3 héher. Hieraus folgt, dass die ers-

te Eigenfrequenz eines Antriebs von der hydrodynamischen
Kupplung bestimmt wird.
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Bild 3: Steifigkeit K
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Bild 4: Démpfung D

Die Modellierung nach [4] verliert ihre Glltigkeit auRerhalb des
Nennschlupfbereiches (von 0% bis ca. 10%) und kann somit
nicht fiir Berechnungen von An- und Auslaufvorgéngen genutzt
werden. Hier miissen andere Modellansatze gewahlt werden
[1, 2, 3], die jedoch zumTeil sehr komplex sind. In den meisten
Fallen ist es ausreichend, diese meist quasistatischen An- und
Auslaufvorgidngen mit der stationdren Kupplungskennlinie zu
berechnen.

3. Eigenschaften hydrodynamischer Kupplungen

3.1 Tiefpassverhalten

Aus der Steifigkeit K und der Dampfung D lasst sich fur hydro-
dynamische Kupplungen das Ubertragungsverhalten in Form
einer VergréRBerungsfunktion V ableiten. Sie ist definiert als
Quotient von Kupplungsmoment M, zu Erregermoment M,
(Gl. 2) [5].

s Gl. 2
ME
mit MK:D-Ag;J+K-A;o
S} ]
und M,=M, —I— bzw M,=M, £
0,+0, 0,+0,

In Bild 5 ist eine solche Funktion flr die oben schon betrachtete
VTK 487 T Kupplung dargestellt. Die Eigenfrequenz wurde in
diesem Beispiel mit 5 Hz vorgegeben und soll dem erste Mode
des gesamten Antriebssystems entsprechen. Dieser Mode wird
aufgrund der sehr geringen Steifigkeit und der Massenvertei-
lung im Antriebssystem durch die hydrodynamische Kupplung
bestimmt.
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Bild 5: VergréBerungsfunktion

Aus Bild 5 |asst sich einTiefpassverhalten mit geringer Reson-
anzuberh6hung ableiten. Bis zur ersten Eigenfrequenz werden
die Erregermomente von der hydrodynamischen Kupplung
zwar Ubertragen, aber stark geddmpft. Das Kupplungsmoment
M, nimmt mit zunehmender Frequenz jedoch schnell ab. Bei
der 6-facher Eigenfrequenz (30 Hz) betragt es gerade mal noch
-30,5 dB (V = 3%) des Erregermomentes M_. Es erfolgt also eine
weitgehende Entkoppelung bzw. Trennung von Drehmoment-
schwankungen. Die Resonanziiberhéhung ist unkritisch, da sie
hier mit +4,2 dB (V = 160%) sehr niedrig ist.

Interessant ist die Hohe der max. ersten Eigenfrequenz (erster
Mode). Sie liegt aufgrund der geringen Steifigkeit bei allen
gangigen Kupplungsbauformen, -gréBen und Anlagen < 20 Hz,
meist sogar unter 10 Hz. Die Eckfrequenz desTiefpassverhal-
tens von hydrodynamischen Kupplungen liegt in den meisten
Fallen mit Drehzahlen < 600 rpm also sehr niedrig. Fir Schwin-
gungsanregungen zweiter und hdéherer Ordnung, wie sie z.B.
von Verbrennungsmotoren erzeugt werden, stellt sie ein echtes
Hindernis dar.

Dieser Sachverhalt wird deutlicher, wenn man sich Messwerte
in Bild 6 anschaut. Sie entstanden aus Prifstandsmessungen
an der VTK 487 T Kupplung. Bei einer Pumpendrehzahl von
1500 rpm wurde ein Nennbetriebspunkt von 790 Nm eingestellt
und die Pumpenseite harmonisch mit steigender Frequenz und
Amplitude erregt. Das An- und Abtriebssystem bestand aus
jeweils einer umrichtergesteuerten Asynchronmaschine. Die
primér- bzw. sekundérseitige Momente und Drehzahlen wurden
vor bzw. hinter der hydrodynamischen Kupplung gemessen.
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Bild 6: Messwerte — Momentenamplituden von
Pumpenseite (rot) und Turbinenseite (blau)

In Bild 6 sind die Momentenamplituden der erregenden Pum-
penseite M, und die der sich einstellendenTurbinenseite M;
Uber die Erregerfrequenz aufgetragen. Bis zu einer Frequenz
von 7 Hz liegt das Turbinenmoment lber dem des Pumpenra-
des. Dieses ist der Bereich der Resonanziberhdhung. Der ma-
ximale Quotient (M, / M.} dieser ﬂberhﬁhung liegt bei 5 Hz, der
ersten Eigenfrequenz des Systems. Oberhalb von 7 Hz. nehmen
die Momentenamplituden des Turbinenrades trotz steigender
Erregeramplituden auf der Pumpendseite kontinuierlich ab. Bei
der maximalen Erregeramplitude von 700 Nm (49 Hz) betragt
die sekundéarseitig gemessene Momentenamplitude gerade
noch 62 Nm.

3.2 Drehzahlproportionale erste Eigenfrequenz

Bei Antrieben mit hydrodynamischer Kupplung tritt meist der
Fall ein, dass die erste Eigenfrequenz proportional zur Antriebs-
drehzahl ist. Dieses ist zunéchst verbliffend, kann aber relativ
leicht erklart werden. Bei einem konstanten Frequenzverhaltnis
Q(Gl. 3)

_ Erregerfrequenz

= Gl. 3
Antriebsdrehzahl

= konst.



ergibt aus der Modellierung nach [4], dass die Kupplungsstei-
figkeit proportional dem Quadrat der Antriebsdrehzahl {Gl. 4)
ist. Da sich die Eigenfrequenz bekanntermaBen mit der Qua-
dratwurzel aus der Steifigkeit &ndert (Gl. 5), ist sie auch propor-
tional zur Antriebsdrehzahl (Gl. 6).

K ~ Antriebsdrehzahl’® Gl. 4
Eigenfrequenz ~ JK Gl. 5
FEigenfrequenz ~ Antriebsdrehzahl Gl. 6

Das Frequenzverhaltnis Q in Gl. 3 ist bei den meisten Antriebs-
systemen konstant. Man denke da z.B. an das Erregerspektrum
eines Verbrennungsmotors, Propeller oder den Rotor einer
Windkraftanlage. Die Erregerfrequenzen sind hier immer pro-
portional zur Antriebsdrehzahl und das Frequenzverhéaltnis Q
somit konstant.

Ublicherweise sind Torsionseigenfrequenzen keine Funktion der
Drehzahl sondern konstant (Bild 7). Der Umstand, dass sie es
dennoch sein kdnnen, ist nicht bedenklich sondern sogar von
Vorteil. Wie leicht einsichtig ist, existieren Gber der Antriebs-
drehzahl (auf3er bei 0 rpm) keine weiteren Schnittpunkte der
Erreger- mit dieser Eigenfrequenzgeraden. Eine wie in Bild 7
ausgelegte Anlage liegt damit bei jeder Antriebsdrehzahl im
Uberkritischem Bereich.

Aber selbst der Fall, dass die 1-te Eigenfrequenzgerade nahe
bei einer Erregergeraden liegt, kann durchaus zulassig sein.
Dieses soll spater anhand eines Schiffsantriebes verdeutlicht
werden.
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Bild 7: Beispielhaftes Resonanzschaubild

4. Verifikation der Kelvin Modells fiir
hydrodynamische Kupplungen

Die wichtigsten Einflussparameter auf das Torsionsschwin-
gungsverhalten von hydrodynamischen Kupplungen sind

die KupplungsgrdéBBe und -ausfiihrung, der Fullungsgrad, das
verwendete Betriebsmedium sowie die Antriebsdrehzahl, der
Nennbetriebspunkt und die Erregerfrequenz.

Eine Modellverifikation kann bei dieser Anzahl von Einfluss-
parameter und deren Variationsmaoglichkeiten nur punktuell
durchgefiihrt werden. Bei einer vollstandigen, experimentellen
Untersuchung wiirde der Aufwand ins unermessliche steigen.
Das Kupplungsverhalten muss also auf andere Zustande extra-
poliert werden.

Mit der Beschreibung nach [4] und den oben genannten Ein-
flussparameter sind die beiden Parameter Steifigkeit und

Dampfung des Kelvin Modells relativ einfach zu bestimmen,
so dass diese Extrapolation sehr leicht durchgefiihrt werden
kann. Es lassen sich somit auch schnell die Einflliisse einzelner
Parameter und deren Auswirkung auf das Antriebssystem un-
tersuchen.

Die hier vorgestellten Modellverifikationen erfolgen an einem
Schiffsantrieb mit einer Nennleistung von 1800 kW und hydro-
dynamischer Doppelkupplung der Grof3e 1150 (VTK 1160 DTM)
sowie Prifstandsmessungen an einer 487 KupplungsgrolRe
(VTK 487 T) bei einer Leistung von 125 kW.

4.1 Modellverifikation anhand von
Priifstandsmessungen

Die Momentenamplituden in Bild 6 stammen von den Prif-
standsmessungen an der VTK 487 T. Wie oben bereits be-
schrieben, wurde bei einer Pumpendrehzahl von 1500 rpm ein
Betriebspunkt von 790 Nm eingestellt (Schlupf = 3,3 %) und die
Pumpenseite harmonisch mit steigender Frequenz und Mo-
mentenamplitude erregt. In Bild 8 sind die gemessenen Dreh-
zahlamplituden dargestellt.
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Bild 8: Messwerte - Drehzahlamplituden von Pumpenseite (rot)
und Turbinenseite (blau)

Aus den vier MessgrofRen in Bild 6 und Bild 8 lassen sich mit
den hier nicht dargestellten Phaseninformationen die Stei-
figkeits- und Dampfungswerte fiir die einzelnen Erregerfre-
quenzen bestimmen. Diese sind in Bild 9 und Bild 10, und zum
direkten Vergleich auch die theoretisch bestimmten Werte nach
[4] abgebildet. Die Ubereinstimmung ist sehr gut und bestétigt
somit einmal mehr die Theorie der Kupplungsmodellierung.
Eine experimentelle Bestimmung der Steifigkeits- und Damp-
fungswerte liber 20 Hz Erregerfrequenz ist sehr schwierig, da
die Differenzwinkel und -geschwindigkeiten, aus denen die
Kelvinparameter bestimmt werden, mit zunehmender Frequenz
sehr klein werden. Ungenauigkeiten in der Messwerterfassung
kdnnen das Ergebnis sehr stark beeinflussen so dass hier dar-
auf verzichtet wurde.

Eine Modellverifikation flr Erregerfrequenzen lUber 20 Hz auf
der anderen Seite aber auch nicht notwendig. Wie eingangs
schon beschrieben, wird die erste Eigenfrequenz eines An-
triebssystems durch die hydrodynamische Kupplung bestimmt
und liegt bei allen gédngigen Kupplungsbauformen, -grof3en
und Anlagen < 20 Hz, meist sogar unter 10 Hz. Die hoheren
Eigenfrequenzen liegen im primar- bzw. sekundéarseitigen An-
triebsstrang und werden durch die hydrodynamische Kupplung
kaum beeinflusst. Hierauf wird spater noch naher eingegangen.
Eine Verifikation des Kupplungsmaodells fiir Erregerfrequenzen
liber 20 Hz ist flr dessen Beurteilung demnach irrelevant.
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Bild 9: Steifigkeit K - Messungen (Punkte);
Theorie (durchgezogen)
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Bild 10: Dampfung D - Messungen (Punkte),
Theorie (durchgezogen)

4.2 Modellverifikation an einem Schiffsantrieb

Der in Bild 11 dargestellte Schiffsantrieb stammt von dem
Wassertrecker ,,M.V.Taurus” Dieses Schiff ist mit zwei 1812 kW
starken 8 Zylinder Dieselmotoren ausgestattet, die jeweils liber
eine hydrodynamische Voith Kupplung einen Voith Schneider
Propeller antreiben.

Im Gegensatz zu den Priifstandsmessungen ist es hier nicht
mdaglich, gezielt einzelne Erregerfrequenzen zu erzeugen und so
Steifigkeit und Ddmpfung zu bestimmen. Die Uberpriifung der
Kupplungsmodellierung erfolgt anhand der berechneten und
gemessenen Eigenfrequenzen.

Die Momentenmessung erfolgte mittels DMS auf der Verbin-
dungswelle der Bogenzahnkupplung. An dieser Stelle konnten
die erste und dritte Eigenfrequenz bestimmt werden, die im se-
kundarseitigen System liegen. Aufgrund desTiefpassverhaltens
der hydrodynamischen Kupplung waren primarseitige Moden
nicht zu messen.

Bei dem Schiffsantrieb in Bild 11 erfolgt die Hauptanregung
vom Propeller, und zwar hauptséchlich mit 5- und 10-facher
Propellerdrehzahl (Blattzahl = 5). Unter Beriicksichtigung der
Getriebestufe ist die erste Propellererregerfrequenz gleich die
0,39-te Ordnung der Antriebsdrehzahl, dieser also proportional.

Erregerfrequenz Propeller = 0,39 Ordnung der Motordrehzahl

Gl. 3 ist somit erfillt. Aus der Berechnung [4] ergibt sich, dass
die erste Eigenfrequenz des Antriebs gleich die 0,37-te Ordnung
der Motordrehzahl ist.

Berechnete erste Eigenfrequenz = 0,37 Ordnung der Motordrehzahl

Erregerfrequenz und Eigenfrequenz liegen also nahe beieinan-
der. Im Frequenzspektrum ergibt sich genau in diesem Bereich
{0,37-te bis 0,39-te Ordnung) eine Uberh&hung, die mit der
Motordrehzahl und Pitchverstellung des Propellers ansteigt. Bei
den verschiedenen Einsatzfallen des Wassertreckers wurden

in der Verbindungswelle der Bogenzahlkupplung unterschied-
lich hohe Wechselmomente gemessen. Im unglinstigsten Fall
betrug dieses +3,86 kNm. Der Germanische Lloyd gibt fir das
maximal zuldssige Wechselmoment einen Wert von +30% des
mittleren Nennmomentes im Drehzahlbereich von 90% bis

105% an. Mit maximal £22,3% des Nennmomentes liegen wir
bei diesem Antrieb also innerhalb des zuldssigen Bereiches.
Wie dieses Beispiel zeigt, kann ein Betrieb nahe der, durch

die hydrodynamische Kupplung verursachten, ersten Eigen-
frequenz durchaus zuldssig sein. Dieses Aussage kann jedoch
nicht verallgemeinert werden und muss in jedem Einzelfall
Uberprift werden.

Die dritte Eigenfrequenz wurde anhand der Messungen mit
31,8 Hz bestimmt und liegt im sekundarseitigem Antriebssys-
tem. Mit einer Frequenz von 30,4 Hz. liegt die Simulationsrech-
nung gerade mal 4,4% unter dem Messwert, was ein sehr gutes
Ergebnis ist. Es sei noch angemerkt, dass die Steifigkeit der
hydrodynamischen Kupplung auf diese Eigenfrequenz keinen
groBen Einfluss hat. Ohne sie berechnet sich der dritte Mode zu
29,8 Hz (siehe auch nachfolgendes Kapitel 5).

Nebenabtriebe
mit Getriebestufen

Hochelastische Kupplung

Dampfer

P=1812 kW
n = 1000 rpm
8 Zylinder

Schwungrad

Hydrodynamische Kupplung
Voith DTM1150

Bogenzahnkupplung

Voith Schneider

Propeller

Bild 11: Massenschema Schiffsantrieb

5. Getrennte Auslegung vom primér- und
sekundarseitigen Antriebsstrang

Eine getrennte Auslegung vom primér und sekundérseitigen
Antriebsstrang kann von groRem Vorteil sein, wenn in einer
friihen Projektierungsphase noch nicht alle Antriebselemente
bekannt sind. Hierbei geht es weniger um eine stationdre Aus-
legung sondern um die Bestimmung von Eigenfrequenzen und
die Frage nach mdoglichen Resonanzanregungen.

In der Vergangenheit wurde eine getrennte Auslegung z.B. bei
Schiffsantrieben durchgefiihrt. Hier kann der Fall eintreten,
dass in der Projektierungsphase der Antriebsmotor oder die



Propelleranlage noch nicht bekannt sind. Um dennoch das je-
weilige andere, primar- oder sekundarseitige Antriebssystem
bestimmen zu kénnen, wurde in der Vergangenheit die gesam-
te Anlage gedanklich durch die hydrodynamische Kupplung
getrennt. Eine Beeinflussung der Primar auf die Sekundarseite
und umgekehrt wurde somit ausgeschlossen.

Dieses Vorgehen wurde im Laufe der Zeit jedoch in Zweifel
gezogen, so dass heute eine getrennte Auslegung nicht mehr
praktiziert wird. Dieses erschwert die Arbeit des Projektierungs-
ingenieurs aus oben genannten griinden, so dass von ihm im-
mer wieder die Frage nach der Gliltigkeit der alten Auslegungs-
praxis gestellt wird.

Bei Antrieben mit groRen Unterschieden in der Massen- und/
oder Steifigkeitsverteilung kdnnen einzelne Eigenformen auch
direkt einzelnen Bauelementen wie Gelenkwellen, elastischen
Kupplungen oder Getrieben zugeordnet werden. Antriebssyste-
me mit hydrodynamischer Kupplung weisen in der Steifigkeits-
verteilung grofde Unterschiede auf, wobei die Kupplungsstei-
figkeit in der Regel um mindestens ein Zehnerpotenz kleiner ist
als die Steifigkeiten der tGbrigen Elemente.

Daraus ergibt sich, dass die erste Eigenform bzw. -frequenz
durch die Turbokupplung bestimmt wird und bei allen gdngigen
Antriebssystemen unter 20 Hz., meist sogar unter 10 Hz. liegt.
Zur Bestimmung der ersten Eigenfrequenz ist es daher aus-
reichend, dass gesamte Antriebssystem auf ein Zweimassen-
schwinger zu reduzieren und diese mit der Kupplungssteifigkeit
[4] zu berechnen. Die so berechnete Frequenz liegt héher als
die tatsachlich. Die minimale, erste Eigenfrequenz kann mit
Hilfe des Neuberschen Grenzwertes bestimmt werden [6].

Die hoheren Eigenformen bzw. -frequenzen kénnen im ersten
Ansatz durch eine getrennte Betrachtungsweise vom primar-
und sekunddérseitigen Antriebsstrang bestimmt werden. Die
Steifigkeit der hydrodynamischen Kupplung wird dabei ver-
nachlassigt. Die so bestimmten Moden stimmen recht gut mit
den realen Werten (iberein. InTabelle 1 ist ein Vergleich von
Eigenfrequenzen dargestellt, die mit und ohne Kupplungs-
steifigkeit berechnet wurden. Es handelt sich hierbei um eine
Torsionsschwingerkette mit 6 Massen und den inTabelle 2 hin-
terlegten Werten.

Tabelle 1: Eigenfrequenzvergleich Rechnung mit und ohne

Tabelle 2: Wertetabelle Torsionsschwingerkette

Kupplungssteifigkeit

mit hydrodynamische Kupplung ohne hydrodynamische Kupplung

primar | sekundér priméar sekundar
Mode 1 4,030 Hz (4,135 Hz)" 0,000 Hz
Mode 2 19,922 Hz 19,461 Hz
Mode 3 73,552 Hz 73,431 Hz
Mode 4 90,241 Hz 90,179 Hz
Mode 5 1219,6 Hz 1219,6 Hz

' Klammenwert ergibt sich nach Reduktion auf einen Zweimassenschwinger

Bei der getrennten Auslegung ist jedoch Vorsicht geboten. Es
muss sichergestellt sein, dass die Kupplungssteifigkeit min-
destens um eine Zehnerpotenz kleiner ist als die der anderen
Antriebselemente. Fiir den Fehler bei der getrennten Frequenz-
bestimmung kann als Erfahrungswerte ein Wert von +6% an-
genommen werden. Da die Gliltigkeit der hier beschriebenen
Vorgehensweise theoretisch nicht hinterlegt ist und zudem
auch von der Massenverteilung abhéngt, empfiehlt sich auf
jeden Fall eine Uberpriifung am Gesamtsystem. Dieses gilt vor
allem fir den Fall, wenn sich aus der ,getrennten” Rechnung
eine resonanznahe Betriebsweise ergibt.

Die Frage, ob eine sekundérseitige Eigenfrequenz von der Pri-
marseite (oder umgekehrt) durch die hydrodynamische Kupp-

Massentragheiten Steifigkeiten mit Steifigkeiten ohne
hydrodynamische Kupplung hydrodynamische Kupplung

@, =6kgm’ Kiz = 5,0*10° Nm / rad Kiz = 5,010" Nm / rad
@;=1kgm? Kzs = 4,5*10% Nm / rad Kos = 4,5*10% Nm / rad

©; =3 kgm? Kas = 3,010 Nm / rad Kas = 0,0 Nm / rad

0, =2 kgm? Kis = 2,0*10° Nm / rad Kss =2,010° Nm / rad
Bs=1kgm® Ksg = 3,0*10* Nm / rad Kss = 3,0°10° Nm / rad

Qs =5kgm®

lung hindurch angeregt wird und wie hoch die Amplituden
sind, kann nur am Gesamtsystem geklart werden. Systeman-
regungen mit hohen Frequenzen werden von einer hydrody-
namische Kupplung zwar stark abgeschwacht, aber dennoch
tbertragen. Dieses tragen in der Regel aber nicht zu einer nen-
nenswerten Erhohung der Gesamtbelastung bei. Bei schwach
gedampften Moden kann es jedoch zu Problemen kommen.
Groliere Resonanziiberhohungen sind hier auch schon mit
geringen Erregeramplituden mdglich.

Zu beachten ist auch, dass sich die Gesamtbelastung des Sys-
tems aus der Summe aller Einzelbelastungen zusammensetzt.
Es reicht also nicht aus, nur die Amplituden jeder einzelnen
Erregerfrequenz zu betrachten um eine Uberschreitung zulassi-
ger Werte festzustellen. Vor allem bei dicht benachbarten Reso-
nanzen kann die Superposition der Einzelerregungen schnell zu
einer Verdopplung der Belastung fiihren.

6. Simulationsrechnungen im Resonanzhereich

In derTheorie sind Simulationsrechnungen im Resonanzbe-
reich durchaus mdglich. Dabei geht es um eine Amplituden-
bestimmung bei einer Erregung nahe oder auch direkt im
Resonanzpunkt. Was in der Theorie gut funktioniert, stellt sich in
der Praxis manchmal als sehr schwierig dar. Es treten zum Teil
erhebliche Unterschiede zwischen den simulierten und gemes-
senen Amplituden auf, die durchaus mehrere 100% betragen
kénnen.

In erster Linie sind falsche oder fehlerbehaftete Angaben bzw.
Annahmen beziiglich des Antriebssystems oder der Systemer-
regungen die Ursache hierfiir. Dabei knnen schon geringe
Abweichungen zwischen den berechneten und realen Eigen-
frequenzen oder falsche Annahmen beziglich der Systemer-
regung ausreichen, um die Simulationsergebnisse stark zu
verfilschen. Ahnlich verhilt es sich auch mit Ungenauigkeiten
in den Dampfungswerten von z.B. Verzahnungen, Wellen oder
Verbindungselementen.

Allgemein sind Simulationsrechnungen im Rescnanzbereich
mit sehr groRer Sorgfalt durchzufiihren und kritisch zu bewer-
ten. Entscheidend ist hier, welchesTeilsystem (Gelenkwelle, Ge-
triebe, Turbokupplung etc.) den Mode, d.h. die Eigenfrequenz
mafgeblich bestimmt.

Wird eine Resonanz durch ein schwach gedampftes Teilsystem
bestimmt (z.B. Gelenkwelle oder drehsteife Verbindungskupp-
lung), treten die gréBten Probleme auf. Geringe Verschie-
bungen der angenommenen Erreger oder auch berechneten
Eigenfrequenz wirken sich hier besonders stark aus. Aber auch
die Erregeramplitude hat im Zusammenhang mit der System-
dadmpfung einen grof3en Einfluss. Als RichtgroRe sollten Simu-
lationsrechnungen im Frequenzbereich £20% um eine solche
Resonanzstelle entweder ganz vermieden oder zumindest sehr
kritisch betrachtet werden.

In Bild 12 sind die VergroRerungsfunktionen eines schwach und



stark geddampften Systems dargestellt. Wie hieraus ersichtlich
ist, steigt die Funktion innerhalb des Bereiches £20% um die
Eigenfrequenz {Punkte im Diagramm) stark an. Beispielsweise
hétte eine Frequenzverschiebung von n = 0,92 auf 1 = 0,96, das
sind 4,3%, eine Amplitudenverdoppelung zur Folge. Hieraus
wird schnell ersichtlich, wie empfindlich eine Rechnung in die-
sem Bereich ist.
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n = Erregerifrequenz / Eigenfrequenz

Bild 12: VergréBerungsfunktion. Rot — stark gedémpft (D = 0,4);
Blau — schwach geddmpft (D = 0,005)

Wird eine Eigenfrequenz durch ein stark gedédmpftes Teilsystem
bestimmt (z.B. hydrodynamische und hochelastische Kupp-
lung), treten dagegen weniger Probleme auf. Eine Amplitu-
denbestimmung ist hier mit einer ausreichenden Genauigkeit
sogar direkt in ihrem Resonanzpunkt moglich. Ungenauigkeiten
bei der angenommenen Erreger- oder auch berechneten Eigen-
frequenz wirken sich hier kaum aus. Das gleich gilt auch fiir
Variationen der Erregeramplituden.

Die Begriffe stark bzw. schwach geddmpftes System soll an-
hand des Lehrschen Dampfungsmafies D quantifiziert werden.
Streng genommen ist dieses nur fiir ein Einmassensystem de-
finiert. Die Transformation eines MehrgréBensystems auf meh-
rere Einmassensysteme ist mit Hilfe der Modalanalyse maoglich.
Genau genommen reden wir hier also von einem modalen
Lehrschen Dampfungsmal3. InTabelle 3 sind Erfahrungswerte
fur D aufgelistet. Als Faustformel kann angenommen werden:

D > 0,1 stark gedampftes System
D < 0,1 schwach gedampftes System

Tabelle 3: Erfahrungswerte fiir das Lehrsche Ddmpfungsmaf

Ubertragungselement Lehrsches
Dampfungsmaf3
Stahlwelle d < 100 mm 0,005
Stahiwelle d > 100 mm 0,01
Getriebeverzahnung P < 100 kW 0,02
Getriebeverzahnung 100 kW < P < 1000 kW 0,04
Getriebeverzahnung P > 1000 kW 0,06
Hochelastische Kupplung bis 0,13 (bei 10 Hz)'
Turbokupplung bei n = 1500 rpm 0,19 (bei 10 Hz)'
3,58 (bel 0,5 Hz)'

' Abgeleitet aus der relativen Dampfung mit Erregerfrequenz = Eigenfrequenz des ungedampften System

Wie diese Ausfiihrungen zeigen, sind die zumTeil erheblichen
Unterschied zwischen Messung und Rechnung im Resonanz-
bereich nicht zwangslédufig auf ein fehlerhafte Kupplungsmo-
dellierung zurlick zu fiihren. Es liegt vielmehr in der Natur von
Simulation, die immer unter Annahmen und Vereinfachungen
durchgefiuhrt werden, dass Eigenfrequenzen und Systemerre-
gungen nie exakt bestimmbar sind. Dieses, in Kombination mit
grofien Systemempfindlichkeiten, kann dann schnell zu fal-
schen Ergebnissen und Schlussfolgerungen flihren, die meist
auch erhebliche Folgekosten beinhalten.

1. Zusammenfassung

Fiir das Torsionsschwingungsverhalten hydrodynamischer
Kupplungen wurde eine einfache Beschreibung in Form eines
Kelvin Modells mit frequenzabhangiger Steifigkeit und Damp-
fung vorgestellt und daraus zwei grundiegende Eigenschaften
abgeleitet.

Zum einen zeigt sich ein Tiefpassverhalten mit geringer Reson-
anziiberh6hung, die auf eine hohe Kupplungsdampfung zuriick-
zufithren ist. Die maximale Eigenfrequenz, also die maximale
Eckfrequenz dieses Tiefpassverhaltens liegt bei allen gangigen
Antriebssystemen, Kupplungsgréfen und -bauformen unter 20
Hz, meist sogar kleiner 10 Hz. Hierdurch werden Anregungen
hohere Frequenz bei einer Ubertragung durch die Kupplung
hindurch stark abgeschwacht. Doch Vorsicht ist geboten. Vor
allem bei schwach gedampften Moden kénnen diese Anregun-
gen dennoch zu gréf3eren Resonanziiberhéhungen fuhren.

Die zweite grundlegende Eigenschaft ist die drehzahlproportio-
nale erste Eigenfrequenz von Antrieben mit hydrodynamischer
Kupplung. Voraussetzung hierfiir ist allerdings ein konstantes
Verhiltnis von Erregerfrequenz zur Antriebsdrehzahl. Dieses
ist fir die meisten Antriebe gegeben (z.B. Verbrennungsmotor,
Propeller oder Rotor einer Windkraftanlage).

Anhand von Priifstandsmessungen sowie theoretischen und
experimentellen Untersuchung eines Schiffsantriebes konnte
die Gliltigkeit der Kelvin Modellierung verifiziert werden.
Unter der Voraussetzung, dass die Steifigkeit der hydrodyna-
mischen Kupplung um mindestens eine Zehnerpotenz kleiner
ist als die Steifigkeiten der (ibrigen Antriebselemente, ist

eine getrennte Auslegung vom primar- und sekundérseitigen
Antriebsstrang zulassig. Diese Auslegung ist jedoch auf die
Betrachtung stationadrer Belastungen sowie die Bestimmung
von Eigenfrequenzen beschrénkt. Die Berechnung von Torsions-
beanspruchungen infolge von Systemanregungen muss immer
am Gesamtsystem durchgefiihrt werden. Das gleich gilt auch
fiir die dringend empfohlene Uberpriifung der ,getrennt” be-
stimmten Moden.

Simulationsrechnungen im Resonanzbereich oder auch sogar
direkt im Resonanzpunkt sind nur fir stark geddmpfte Moden
zuléssig. Bei schwach gedampften Eigenformen sollten Rech-
nungen im Bereich £20% um eine Resonanzstelle entweder
ganz vermieden oder zumindest sehr kritisch betrachtet wer-
den. Hier sind Fehler von mehreren 100% maoglich.
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