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Voith Turbo bietet Turbokupplungen und Antriebslösungen für 

einen effizienten und zuverlässigen Betrieb von Anlagen in den 

Bereichen Bergbau und Rohstoffhandling. Das hydrodynamische 

Wirkprinzip der Turbokupplung erlaubt es, Arbeitsmaschinen 

sanft zu beschleunigen und Leistung verschleißfrei zu übertragen. 

Gleichzeitig schützt die Turbokupplung das Antriebssystem 

auch unter extremen Einsatzbedingungen bestmöglich vor 

Schäden und reduziert somit Ausfallzeiten.

Hydrodynamische 
Anfahrkupplungen

Voith Turbo, ein Konzernbereich der Voith GmbH, ist der 

Spezialist für intelligente Antriebslösungen und -systeme. 

Kunden aus zahlreichen Branchen wie Öl und Gas, Energie, 

Bergbau und Metallbearbeitung, Schiffstechnik, Schienen- und 

Nutzfahrzeuge setzen auf Spitzentechnologie von Voith Turbo.

Voith setzt Maßstäbe in den Märkten Energie, Öl & Gas, 

Papier, Rohstoffe und Transport & Automotive. Gegründet 1867 

ist Voith heute mit mehr als 39 000 Mitarbeitern, 

5,3 Milliarden Euro Umsatz und Standorten in über 50 Ländern 

in allen Regionen der Welt eines der großen Familienunter-

nehmen Europas.
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1 Beginn der hydrodynamischen 
 Leistungsübertragung

Abb. 1: Prof. Dr-Ing. Hermann Föttinger 

(* 9. Februar 1877 in Nürnberg; † 28. April 1945 in Berlin)

Die Entwicklung der hydrodynamischen Leis tungs übertragung 

geht auf ein Grundpatent des jungen Elektroingenieurs Dr.-Ing. 

Hermann Föttinger aus dem Jahre 1905 zurück. Als Mit ar bei-

ter einer Schiffswerft (Stettiner Vulkan) hatte er die Aufgabe, 

die im Schiffbau aufkommende schnell laufende Dampfturbine 

(Kraftmaschine) mit dem langsam laufenden Schiffspropeller 

(Ar beitsmaschine) zu verbinden. Die Dampf turbine bot gegen-

über der bisher verwendeten direkt gekoppelten Kolben-

dampfmaschine einen we sentlich besseren Wirkungsgrad. 

Zudem war der beanspruchte Bauraum kleiner und die Leis-

tungs  fähigkeit größer.

Im Wesentlichen hatte Föttinger zwei Probleme zu lösen:

1. Wandlung der Leistungsfaktoren Dreh moment (M) 

und Drehzahl (ω)

2. Drehrichtungswechsel des Propellers für Vorwärts- /

Rückwärtsfahrt

Föttingers erste Idee war eine direkte Wandlung mittels Zahn-

rad getriebe. Diese Idee wurde je doch schnell verworfen, da 

zur damaligen Zeit Getriebezahnräder lediglich bis zu einer 

Leis tung von 500 PS ausreichend standfest waren.
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Eine weitere Idee war die indirekte elektrische Wandlung mit-

tels rotierendem Differential trans formator. Aufgrund der dazu 

erforderlichen Hoch spannungseinrichtung an Bord und wegen 

gro ßer Massen und beträchtlichen Bauvolumens kam diese 

Lösung nicht in Frage.

Systematische und rein theoretische Problem lösungsstudien 

brachten Föttinger schließlich zur Hydrodynamik. Er ent wi-

ckelte den hydro dynamischen Drehmomentwandler (Föttinger-

Wandler), ein wirkliches Meisterwerk der Ingenieurs kunst. 

Mit ihm konnte er die Leis tungsfaktoren zwischen Kraft- und 

Ar beits  maschine sehr effizient wandeln.

In Anerkennung seiner Pionierarbeit auf dem Gebiet der Hydro-

dynamik erhielt Föttinger 1909 eine Berufung zum Professor für 

Strömungsmechanik an die Technische Hochschule Danzig 

und 1924 an die Technische Universität Berlin.

Abb. 2: Föttingers Skizze zur Idee der hydrodynamischen 

Leistungs übertragung 

Pumpe und Turbine sind noch räumlich getrennt

Abb. 3: Schnitt durch die Antriebsanlage des eigens 

gebauten Erpro bungsschiffs (Baujahr 1909)

Von rechts nach links: Dampfturbine, Wandler für Rückwärts-

fahrt, Wandler für Vorwärtsfahrt, abgehende Propellerwelle
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Kraftmaschinen Arbeitsmaschinen und ihre Charakteristik

Der Wert industrieller Antriebssysteme steigt mit dem Wert der 

Funktionen, die der jeweilige An trieb für die Arbeitsmaschine 

oder den Arbeits prozess bereitstellt. Daher ist das Verständnis 

der Arbeitsprozesse und Prozessanforderungen für den An-

triebs techniker sehr wichtig.

2 Antriebssysteme

Abb. 4: Antriebstechnische Koppelelemente verbinden die Kraftmaschine mit der Arbeitsmaschine

Bei heutigen Kraft- und Arbeitsmaschinen sind dieselben 

Fra gen wie vor über 100 Jahren zu beantworten:

• Wie sieht der Arbeitsprozess aus, der einen Antrieb 

benötigt?

• Welche Arbeitsmaschinen bedienen den Prozess?

• Welche Kraftmaschinen stehen zur Ver fügung?

• Welche Eigenschaften von Kraft- oder Ar beits maschine 

passen nicht zum Prozess? Welche an triebstechnischen 

Elemente sind für eine Anpassung geeignet?

Verbrennungsmotor

Turbine

Hydrodynamische 

und mechanische 

Koppelelemente…

...zur Leistungs-

übertragung und 

Wandlung der 

Leistungs faktoren

Elektromotor

M = const.

M ~ ω2

M

ω

ω

M

ω

M

ω
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Die Leitung und Wandlung der Leistung vom Antrieb zur 

Ar beits maschine erfolgt im klassischen Maschinenbau vor -

wiegend nach dem direkten Wirkprinzip, also beispielsweise 

durch Wellen, mechanische Kupplungen oder Getriebe. Trotz 

der großen Vielfalt der eingesetzten Getriebe zur Wandlung 

der Leistungsfaktoren Drehmoment und Drehzahl mittels 

Zahnrädern, Riemen schei ben usw. lassen sich deren Wirk-

mecha nismen alle auf den Hebel oder Keil zurückführen.

Die hydrodynamische Leistungsübertragung erfolgt dagegen 

nach einem indirekten Wirkprinzip. Ein Primärteil (Pumpe) 

über trägt die eingeleitete mechanische Leistung auf einen 

Flüssigkeits strom. Dieser transportiert die Leistung in Form 

von Strömungsenergie zu einem Sekundärteil (Turbine). Dort 

er folgt eine Rückwandlung in mecha nische Leistung. Die 

Über  tragung der Leis tung von der Pumpe zur Turbine erfolgt 

berührungslos und damit verschleißfrei. Lediglich die er for der-

lichen Lager- und Dichtungselemente unterliegen ihrem na tür-

lichen Verschleiß.

Eine weitere positive Eigenschaft dieses in direkten Wirk -

prinzips ist das unterschiedliche Übertragungs verhalten im 

sta tionären und instationären Zustand. Primär- oder sekundär-

seitige Drehmoment schwan kungen mit nie driger Frequenz 

er fahren bei der Übertragung eine starke Dämpfung. Höher-

frequente Drehmomentschwankungen werden praktisch nicht 

weiter geleitet. Die Trägheit und das Reibungsverhalten des um-

   laufenden Flüssigkeitsstroms sind die physika lischen Ur sachen.

Abb. 5: Leistungsübertragung und Wandlung nach dem indirekten Wirkprinzip

P : Leistung

M : Drehmoment

ω : Winkelgeschwindig keit

 : Massenstrom

Y : spezifische 

hydrodynamische Energie

Primärteil

(Pumpe)

Sekundärteil

(Turbine)

Pmech,1 = M1 ·  ω1 Pmech,2 = M2 · ω2

Phydr =      m ∙   · Y

2.1 Wirkprinzipien, hydrodynamische 

 Leistungsübertragung
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Abb. 6: Prinzip der hydrodynamischen Leistungsübertragung 

Pumpe und Turbine verschmelzen zu einem Aggregat, hier zu einer hydrodynamischen Kupplung

In hydrodynamischen Aggregaten sind Primär- und Sekundär-

teil Strömungsmaschinen: Kreisel pumpe und Tur bine. Das 

Drehmoment entsteht durch Drall änderung, die der um lau fen-

de Flüs sig keitsstrom in den jeweiligen Schaufelrädern durch 

Umlenkung erfährt.

Die Schaufelräder (Pumpen- und Turbinenrad) sind in einem 

ge  schlossenen Gehäuse so ange ordnet, dass der Flüssig-

keits   strom alle Räder unmittelbar nacheinander durchströmt. 

Die Schau felräder berühren sich nicht, lediglich der 

Flüssigkeits strom stellt den Kraftschluss zwi schen den Rädern 

her. Die Turbinendrehzahl stellt sich in Abhängigkeit von der 

Belastung ein. An triebs techniker bezeichnen eine der artige 

Cha rakteristik als Hauptschluss. Das Pumpen rad ist mit der 

Antriebsmaschine (Kraft maschine) ver bunden, das Turbinenrad 

mit der Arbeits  maschine.
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Grundelemente und Hauptmerkmale der Föttinger-Aggregate

Föttinger-

Aggregat Grundelemente Beschreibung

Schematische 

Darstellung

Symbolische Dar-

stellung und Haupt-

merkmale

Wandler

Hydrodynamische Dreh momen t-

wandler be sitzen mindestens 

drei die Strö mung um lenkende 

Schau fel räder (Haupt glieder): 

Pumpe, Turbine und Re aktions-

glied, auch Leit rad ge nannt.

R
T

P

MP + MT + MR = 0

ωP  >   −  ωT   oder 
ωP < ωT

Kupplung

Hydrodynamische Kupp lun gen 

haben zwei Schau felräder als 

Haupt teile: Pumpe und Turbine, 

die mit einer Schale den Ar beits-

raum bilden.

P T

| MP | = | MT|
ωP > ωT

Bremse

Hydrodynamische Brem sen ha-

ben ein rotierendes und ein fest-

stehendes Schaufel rad: 

Die Pumpe (Rotor), die mit der 

An triebs welle ver bunden ist, 

und die Turbine (Stator), die mit 

dem Ge häuse ver bunden ist.

P T

| MP | = | MT|
ωT = 0

P : Pumpe 

T : Turbine 

R : Reaktionsglied (Leitrad)

Der von Föttinger vorgeschlagene Weg der hydro dynamischen 

Leistungsübertragung führte zu drei Aggregaten:

• Hydrodynamischer Drehmomentwandler (Wandler)

• Hydrodynamische Kupplung (Turbokupplung, Strömungs-

kupplung, Flüssigkeitskupplung)

• Hydrodynamische Bremse (Retarder, Strö mungs bremse)

Zu Ehren des Erfinders Hermann Föttinger tragen hydro dyna-

mische Leistungsübertrager auch die Bezeichnung „Föttinger-

Aggregate“.

Der Drehmomentwandler stellt das Basisaggregat dar. Kupp-

lung und Bremse sind Son der fälle des Wandlers. Be griffe, 

Kenn zeich nungen, Bauformen, Wirkungsweisen und Berech-

nungs grundlagen legt die Richtlinie VDI 2153 fest.

2.2 Föttinger-Aggregate
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Vorgänge in hydrodynamischen Maschinen und Anlagen las-

sen sich mit den Beziehungen der Strömungsmechanik be-

schreiben. Die wich tigsten physikalischen Größen sind dabei 

Ge schwin dig keit, Druck, Dichte und Viskosität von strö men-

den Medien. Die Medien können flüssig oder gasförmig sein. 

Bei hydrodynamischen Leis tungs übertragern kommen faktisch 

nur Flüssig keiten zum Einsatz, da nur sie eine aus rei chend 

hohe Dichte aufweisen.

Die Grundlagen der Strömungsmechanik haben Daniel Ber-

noulli und Leonhard Euler bereits im 18. Jahr hun dert gelegt. 

Aufbauend auf der Bernoullischen Energie gleichung 

g · h +   
p

 __ ρ    +    1 __ 
2

   · c2 = Y = const. 

entwickelte Euler aus dem Impulssatz (zweites Newtonsches 

Axiom) die nach ihm benannte Eulersche Gleichung für 

Turbo maschinen:

Y  = ∆  ( r · cu )  · ω = ∆  ( u · cu )  =  ( r2 · cu2 – r1 · cu1 )  · ω
 = u2 · cu2 – u1 · cu1

Die Energiegleichung von Bernoulli besagt, dass in einer sta-

tionären und reibungsfreien Strömung die Summe der Ener-

gie formen „Höhe, Druck und Geschwindigkeit“ konstant ist. 

Höhen- und Druck energie spielen bei Strömungsmaschinen 

nur eine untergeordnete Rolle. Allein die Änderung der Strö-

mungsgeschwindigkeit in Betrag und Rich tung zwischen Ein- 

und Austritt des Schau felrads bestimmt das Drehmoment an 

der Maschinen welle. 

Diesen Sachverhalt beschreibt die Eulersche Turbinen-

gleichung:

M =    
·
   m  ·  ( r2 · cu2 – r1 · cu1 ) 

Daraus lässt sich die übertragene Leistung berechnen:

P = M · ω =    
·
   m  ·  ( r2 · cu2 – r1 · cu1 )  · ω =    

·
   m  · Y,

wobei Y die spezifische hydrodynamische En er gie ist. Im Strö-

mungsmaschinenbau wird Y als spezifische Stutzenarbeit be-

zeichnet.

3.1 Strömungstechnische Zusammenhänge

3 Hydrodynamische Grundlagen
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1 Daniel Bernoulli 

(* 8. Februar 1700 in Groningen; 

† 17. März 1782 in Basel)

2 Leonhard Euler 

(* 15. April 1707 in Basel; 

† 18. September 1783 in Sankt Petersburg)

Abb. 7: Prinzipskizze zur Eulerschen Turbinengleichung

Die Dralländerung ist die Differenz  ( r2 · cu2 – r1 · cu1 ) 

c: Absolutgeschwindigkeit

u: Umfangsgeschwindigkeit

w: Relativgeschwindigkeit

Bedeutung der Indizes:

2: Eintritt

1: Austritt

u: Umfangskomponente

m: Meridiankomponente

Kontrollfläche 2

Kontrollfläche 1

cu2

cm1

cu1

M, ω

cm2
c2

u2

α 2

β 2
w2

r 1

w1

w2

u1

c2

ω

u2

u1

α 1

w1
c1

β
1

21

r 2
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Die Beschreibung der Drehmomentcharakteristik eines hydro-

dynamischen Leistungsübertragers mit Hilfe der Eulerschen 

Turbinen gleichung hat sich in der Praxis als zu aufwändig 

er wiesen. Mit den Ähnlichkeits- und Modellgesetzen für 

Strö mungs  maschinen erhält man eine vereinfachte Darstel-

lung, die für den praktischen Gebrauch sinnvoller ist.

3.2.1 Geometrische Ähnlichkeit

Die geometrische Ähnlichkeit ist eine notwendige Voraus-

setzung (zwingend erforderlich), um (Ver suchs-) Modelle mit 

re alen Maschinen kleinerer oder größerer Baureihen unter ein-

ander ver glei chen zu können.

Falls geometrische Ähnlichkeit vorliegt, gilt für alle Ab mes sun-

gen in den drei Dimensionen:

  
xM ___ 
xP

   =   
yM ___ 
yP

   =   
zM ___ 
zP

   = k = const.,

wobei k der Skalierungsfaktor ist.

Übertragen auf Strömungsmaschinen bedeutet dies: Die Geo-

metrie in allen drei Raumrichtungen ist gleich skaliert.

Abb. 8: Gleiche Längenverhältnisse, das heißt geometrisch ähnliche Modelle

z
p

xp

Prototyp Py
P

y
M

z
M

xM

Modell M

3.2 Ähnlichkeitsgesetze bei 

 hydro dynamischen Leistungs übertragern
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3.2.2 Ähnlichkeit der Strömungs geschwindigkeiten

Die Ähnlichkeit der Strömungsgeschwindigkeiten ist gegeben, 

wenn die Geschwindigkeitsdreiecke an analogen Positionen 

ähnlich sind, das heißt, ihre entsprechenden Winkel stimmen 

überein bzw. das Größenverhältnis ent sprechen der Seiten ist 

gleich.

Abb. 9: Geometrische Ähnlichkeit und Ähnlichkeit der Strömungsgeschwindigkeiten 

am Beispiel von Pumpenlaufrädern
 c : Absolut geschwindigkeit

 u : Umfangs geschwindigkeit

 w : Relativ geschwindigkeit

 DP : Profil durchmesser

c

u
w

D
P
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3.2.3 Ähnlichkeit von hydrodynamischen 

 Leistungsübertragern

Die Eulersche Turbinengleichung 

M =   
·
   m  ·  ( r2 · cu2 – r1 · cu1 )  

 = ρ ·    
·
   V ·  ( r2 · cu2 – r1 · cu1 ) 

enthält geometrische Größen (Radien und Strömungsflächen), 

Geschwindigkeiten und die Me diendichte.

Eine vollständige Anwendung der Ähnlichkeits- und Modell-

gesetze erfordert neben der geo me trischen Ähnlichkeit eine 

Ähn  lichkeit der Strö mungsgeschwindigkeiten der Fluid ele-

mente an analogen Positionen von Modell und Realität.

Damit gelten folgende Ähnlich keits beziehungen für hydro dyna-

mische Leis tungsübertrager:

Ähnlichkeitsgesetze bei hydrodynamischen Leistungsübertragern

Grundgröße der hydrodynamischen Leis-

tungsübertrager Bezeichnung Ähnlichkeitsbeziehung

Längen, Radien, Materialstärke l, r, s ~ D

Flächen, Querschnitte A ~ D2

Volumina, Massen V, m ~ D3

Geschwindigkeiten c, u, w, v ~ ω · D

Die Ähnlichkeitsgesetze für hydrodynamische Leistungs über-

trager sind im Wesentlichen dann erfüllt, wenn die zwei Kenn-

größen Eulerzahl Eu und Reynoldszahl Re (siehe Tabelle un ten) 

aus der Ähn lich keits  theorie der Strömungsmechanik für Modell 

und reale Maschine gleich sind.

Dimensionslose Kenngrößen der Strömungsmechanik

Kenngröße Berechnung Kräfteverhältnis

Euler-Zahl Eu =   
p
 _____ ρ · v2

    Druckkraft  ____________  
Trägheitskraft

  

Reynolds-Zahl Re =   
Trägheitskraft

  ___________  
Reibungskraft

  
v · l
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Setzt man die Ähnlichkeitsbeziehungen in die Eulersche 

Tur binen gleichung ein, so ergibt sich:

MP ~ ρ · D  5 
 
 

P
  · ω  2 

 
 

P
    mit

MP : Hydrodynamisches Drehmoment der Pumpe

ρ : Dichte der Betriebsflüssigkeit

DP :  Profildurchmesser des Pumpenrads, größte 

radial be schau  felte Profilerstreckung der Pumpe 

(bei Dreh moment wandlern eventuell abweichende 

Definition)

ωP : Winkelgeschwindigkeit des Pumpenrads

Der Proportionalitätsfaktor ist eine dimensions lose Kenngröße, 

den die Richtlinie VDI 2153 verbindlich für Föttinger-Aggrega-

te festlegt und als Leistungszahl λ bezeichnet. λ beschreibt für 

geometrisch und strömungstechnisch ähnliche Wandler, 

Kupplungen und Bremsen (gleiche Euler- und Reynolds-Zahl) 

die Höhe der Leis tungsaufnahme und berücksichtigt dabei 

Bau  form, Füllungsgrad und andere Merkmale. Für Dreh-

moment und Leistung gelten somit die Gleichungen:

MP = λ · ρ · D  5 
 
 

P
  · ω  2 

 
 

P
  ,

PP = MP · ωP = λ · ρ · D  5 
 
 

P
  · ω  3 

 
 

P
 

Für andere Strömungsmaschinen, zum Beispiel Pumpen, 

Turbinen oder Ventilatoren, ist die Her leitung eines Pro por -

tiona li tätsfaktors aus der Eulerschen Turbinen glei chung in 

gleicher Weise möglich.

Für den praktischen Gebrauch sind folgende Modellgesetze 

für hydro dynamische Leis tungsübertrager nützlich:

Allgemein gültige Modellgesetze für Strömungsmaschinen

Bedeutung Gleichung Modellgesetz Proportionalitätsfaktor Verwendung

Strömungsdruck Eu = const. p ~ ρ · D2 · ω2 1 Berechnung von Drücken

Strömungskraft F = ∫ p · dA F ~ ρ · D4 · ω2 Axialkraftfaktor δ 

(Voith-intern)

Berechnung von Axial schub

Volumenstrom    
•

 
 
 V  = A · c    

•

 
 
 V  ~ D3 · ω Spezifischer Volumenstrom q 

(Voith-intern)

Berechnung von Fluid strömen zur 

Füllungs änderung und Kühlung

Massenstrom   
•

   m    = ρ ·  
•

 
 
 V  

•

   m  ~ ρ · D3 · ω Spezifischer Volumenstrom q 

(Voith-intern)

Berechnung von Fluid strömen zur 

Füllungs änderung und Kühlung

Drehmoment M = F · r M ~ ρ · D5 · ω2 Leistungszahl λ 
(VDI 2153)

Berechnung der Dreh moment-

übertragung

Leistung P = M · ω P ~ ρ · D5 · ω3 Leistungszahl λ 
(VDI 2153)

Berechnung der Leistungs-

übertragung
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Bei Föttinger-Aggregaten wirken mindestens zwei Strömungs-

maschinen (Pumpe und Turbine) zusammen. Die Koppelung 

der beiden Räder er folgt ausschließlich über Strömungskräfte 

(Kraft schluss). Die Turbinendrehzahl ist nicht an den Massen-

strom gebunden, sie stellt sich selbst ständig und stufenlos in 

Abhängigkeit von der Belastung ein. Es liegt Hauptschluss-

Charakte ristik vor.

In der Antriebstechnik beschreiben dimensions lose Verhältnis-

werte diese besondere Eigen schaft:

Dimensionslose Kenngrößen für Strömungsmaschinen

Kenngröße Beziehung

Drehzahlverhältnis  =    
ωT ___ ωP

    =   
nT ___ 
nP

   = 1 – s

Schlupf 1 s =    
ωP – ωT _______ ωP

   =   
nP – nT _______ 

nP
   = 1 – 

Wandlung 

(Drehmomentenverhältnis)
μ =   |   MT ___ 

MP

   | 
Wirkungsgrad 

(Leistungsverhältnis)
η =    

PT ___ 
PP

   =   
MT · ωT _______ 
MP · ωP

   = μ · 

1 Die Angabe des Schlupfs erfolgt üblicherweise in % : s = s · 100 %

ωP : Pumpenwinkelgeschwindigkeit

ωT : Turbinenwinkelgeschwindigkeit

nP : Pumpendrehzahl

nT : Turbinendrehzahl

MP : Pumpendrehmoment

MT : Turbinendrehmoment

PP : Pumpenleistung

PT : Turbinenleistung

Die Abhängigkeit des übertragenen Dreh moments vom Dreh-

zahlverhältnis   wird als „erste charakteristische Bezie hung“ 

der Föttinger-Aggre gate bezeichnet. Damit ist na türlich auch 

die Leistungszahl λ für Föttinger-Aggregate keine kon stante 

Größe, sondern abhängig vom Dreh zahlverhältnis  : 

λ = f  (  ) 

Neben dem Drehzahlverhältnis beeinflussen weitere Parameter 

die Leistungszahl: die An ordnung und Funktion der Schau fel-

räder, die Füllung des Föttinger-Aggregats und an de re 

kon struk tive Merkmale.

3.3 Zusammenwirken 

 mehrerer Strömungs maschinen
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3.3.1 Primärkennfeld

Eine Primärkennlinie beschreibt die Abhängig keit des Pum pen-

drehmoments  MP von der Pumpen drehzahl  nP (An triebs-

drehzahl, Primär dreh zahl) bei konstantem Dreh zahl ver hältnis . 

Auf grund der Ähnlichkeitsgesetze stellen die Pri  mär   kenn linien 

Parabeln dar, die ein λ-Wert kenn zeichnet. Für andere Dreh-

zahlverhältnisse gelten andere λ-Werte und damit andere 

Para beln. Diese Kur ven schar ergibt das so ge nannte Primär-

kenn feld. In der Praxis werden Primär kennlinien auch als 

Schlupfparabeln bezeichnet. Es gilt:

MP ~ n    2 
 
 

P
  |   λ,  = const.

Primärkennfelder der drei Föttinger-Aggregate gleicher Bau-

größe mit typischen Konstruktions grenz werten der Leistungs-

zahl λ und maximal ausgeführten Pumpendrehzahlen, be zo-

gen auf den gleichen Profil durchmesser

3.3.2 Sekundärkennfeld

Eine Sekundärkennlinie (häufig nur als Kenn linie bezeichnet) 

beschreibt bei Drehmoment wandlern und Kupplungen die Ab-

hängigkeit der Leistungs zahl λ vom Drehzahlverhältnis   bei 

einer kon stanten Antriebsdrehzahl nP. Diese Abhängigkeit wird 

als „erste charakteristische Beziehung“ (siehe  3.3) oder als 

Kennlinie der Föttinger-Aggregate bezeichnet. Es gilt:

λ =   
MP _________ ρ • D  5   

P
  · ω  

2 
 

 
P 
   = f (   ) |  nP, ωP = const. 

’

λ ~ MP

P T

MP

nP

Retarder

Kupplung

Wandler

Abb. 10: Primärkennfelder Abb. 11: Skizze zum Profildurchmesser DP

D
P
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Sekundärkennlinien für verschiedene Bauformen von Drehmomentwandlern und Kupplungen

Trilok-Wandler

Föttinger-Wandler

(Lysholm-Wandler)

Gegenlauf-Wandler

(DIWA-Wandler)

Aufbau und 

Kennlinie

T

P

R

1

T

P

R

1

T

P
R

1

Typische 

Eigenschaften
MP + MT + MR = 0 ,   μ =     MT ___ 

MP

   

Kennlinien verlauf
abknickend bei  ≈ 1, 

Nulldurchgang bei  = 1
annähernd konstant steigend

Merkmal Turbine zentripetal durchflossen zentrifugal durchflossen axial durchflossen

Durchströmungs-

reihenfolge

P T

R

P R

T

Merkmal 

Gehäuse
umlaufend feststehend feststehend

Der Verlauf einer Sekundärkennlinie, also der Ver lauf des 

Pum penmoments mit steigender Tur binendrehzahl bei kon-

stan  ter Pumpendrehzahl, ist stark von der Durchströmung der 

Turbine im Kreislauf abhängig. Im Falle einer zentripetal (von 

außen nach innen) durchströmten Turbine, wie es bei allen 

Kupplungen und beim Trilok-Wandler funktionsbedingt der Fall 

ist, reduziert sich das Druckgefälle zwischen Pumpe und 

Tur bine mit steigender Turbinendrehzahl. Damit re duziert sich 

der umlaufende Massenstrom, der zum Energietransport 

er for der lich ist. Bei  = 1 ist das Druckgefälle gleich null, die 

Sekun där  kennlinie weist einen Nulldurchgang auf.

Anders verhält sich der klassische Föttinger-Wandler mit 

zen tri  fugal (von innen nach außen) durchströmter Turbine. Hier 

zeigt die Turbine kaum Rückwirkungen auf die Leistungs-

aufnahme der Pumpe. Axial durchflossene Wandler tur binen, 

wie beim Gegenlaufwandler, verstärken mit steigender 

Tur binendrehzahl das Aufnahme vermögen der Pumpe, sie 

wird zugespeist.

Ein Sekundärkennfeld (häufig nur als Kennfeld bezeichnet) 

entsteht durch Veränderung von Stellgrößen, wie Leit schau fel-

position, Drossel öffnung oder Füllung, die letztendlich den Drall 

der Fluidelemente und/oder den umlaufenden Massen strom 

beeinflussen. Dadurch ist die Über tragung unter schied licher 

Drehmomente bei gleicher Turbinendrehzahl nT (Sekun där-

drehzahl) möglich.

MP, λMP, λMP, λ
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Turbokupplung 

vollständig befüllt

Turbokupplung 

teilbefüllt

Turbokupplung mit Stauraum SR 

vollständig befüllt

1

TP
  MP, λ

1

TP
  

SR

TP

 | MP |  =  | MT |  ,   μ =     MT ___ 
MP  

= 1

stetig fallend

selbstprägend: Der unbeschaufelte Stauraum SR nimmt 

bei niedrigen Turbinendrehzahlen eine Teilmenge der 

Betriebsflüssigkeit auf

zentripetal durchflossen

umlaufend

Der Betrieb von Wandlern erfolgt fast aus schließlich voll ständig 

befüllt. Dazu ist ein Füll druck (Überlagerungsdruck) notwendig, 

der Strömungsablösungen – und damit Kavitation – verhindert. 

Verstellbare Leitschaufeln (Reak tions glied) erzeugen das 

Se kun där kennfeld, indem sie Drall und Massenstrom ver ändern.

Der Betrieb von Kupplungen erfolgt vollständig befüllt oder teil-

gefüllt. Eine Zu- oder Abführung von Betriebsfluid im Stillstand 

oder im Betrieb verändert den umlaufenden Massenstrom und 

erzeugt das Sekundärkennfeld.

MP, λ

1

MP, λ
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Abb. 12: Methoden der Strömungstechnik

Abb. 13: CFD-Simulation einer teilgefüllten 

Voith Turbokupplung

Die mathematische Entwicklung der Kennlinien hydro dy na mi-

scher Leistungsübertrager ist heute weit fort ge schritten. Louis 

Henri Navier und George Gabriel Stokes leg ten bereits Ende 

des 19. Jahrhunderts die Grundlagen dazu. Sie be schrieben 

ein instationäres, reibungsbehaftetes Strö mungsfeld mittels 

einer Differentialgleichung, die jedoch nur in sehr einfachen 

Fällen analy tisch lösbar ist.

Einen vereinfachten Ansatz zur Berechnung von Kennlinien 

liefert die Stromfadentheorie. Damit lässt sich für vollständig 

befüllte Föttinger-Aggre gate der prinzipielle Verlauf von Kenn-

linien be schreiben. Für teilgefüllte Aggregate, insbeson dere 

Kupp lungen, ist dieser Berechnungs ansatz wenig brauchbar.

In den 70er Jahren des 20. Jahrhunderts gelang es, das in sta-

tio näre Strömungsspektrum durch geeignete statistische 

Tur bu lenzmodelle zu be schreiben. Damit war der Durchbruch 

für nu merische Lösungsmethoden der Navier-Stokes-Dif fe ren-

tial  gleichung gegeben. Die Fortschritte in der Com puter tech-

nologie mit immer leistungs fähigeren Rechenanlagen er lauben 

heute eine effiziente und realitätsgetreue Simulation von Strö-

mungsproblemen. Dieses Verfahren trägt die Be zeich nung 

„computational fluid dynamics“ oder kurz CFD und ist heute 

für Föttinger-Aggregate ein fester Bestandteil im Ent wicklungs- 

und Aus legungsprozess. Der Umfang der Modell versuche zur 

Kennfeldermittlung reduziert sich dadurch er heb lich.

Eine abschließende Modell- oder Prototyp prüfung bestätigt 

die hydrodynamischen Aus legungsdaten und Eigenschaften 

(Kennlinien). Aus den gemessenen Leistungsfaktoren wird die 

Leistungszahl λ errechnet. 

Analytische 

Strömungstechnik

Grundgleichungen

Mathematisches 

Modell

Physikalisches 

Modell

Kalibrierung

Evaluierung

Experimentelle 

Strömungstechnik

Sonden, Lasertechnik

Numerische 

Strömungstechnik

Diskretisierungen

vel phase

8.0

7.2

6.4

5.6

4.8

4.0

3.2

2.4

1.6

0.8

0.0

[ms^-1]
TurbinePumpe

3.4 Kennfeldermittlung
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4 Hydrodynamische Kupplungen

Hydrodynamische Kupplungen enthalten nur zwei umlaufende 

Schaufelräder (Pumpen- und Turbinenrad), in der Praxis häufig 

Primär- und Sekundärrad genannt. Unter Vernachlässigung 

von minimalen Verlustmomenten durch Luft reibung oder 

Dicht elemente sind die hydro dynamischen Drehmomente an 

Pumpe und Turbine vom Betrag her gleich. Die Betriebs flüs-

sigkeit strömt von der Pumpe direkt in die Tur bine und von der 

Turbine wieder zurück in die Pumpe, es gibt keine weiteren 

Elemente, an denen sich ein Drehmoment abstützen kann.

Für Kupplungen gelten die Gleichungen:

|MP| = |MT| ,

μ = |  MT ___ 
 MP

  | = 1 ,

η =   
PT ___ 
PP

   =    
MT · ωT ______ 
MP · ωP

    = μ ·  =    und

λ =   
MP _________ ρ · D  5 
 
 

P
  ·ω  2 

 
 

P
 
     mit   λ ~ MP,  MT |  ωP

 = const.

Abb. 14: 3D-Schnittmodell einer hydrodynamischen Konstantfüllungskupplung 

mit Flüssigkeitsverteilung während des Anfahrvorgangs 
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Für Anfahr- und Sicherheitskupplungen mit konstanter Füllung 

ist meist über den gesamten An fahrbereich eine möglichst 

horizontal ver laufende Kennlinie sinnvoll. Dieser entwickelte 

Kennlinien verlauf sorgt bei Arbeitsmaschinen mit kon stan tem 

Lastmoment (zum Beispiel Gurt förderer) für ein annähernd 

konstantes Beschleu nigungs mo ment und eine gute Begren-

zung des Maximal moments (λmax).

Für Stell- und Schaltkupplungen, deren Fül lungs grad im 

Be trieb aktiv veränderlich ist, sind da gegen stetig fallende 

Kenn linien mit guter Fächerung erwünscht. Dadurch ergeben 

sich bei Drehzahlregelung/-stellung stabile Betriebs punkte, 

sowohl für Arbeitsmaschinen mit para bolischem Lastmoment 

als auch für Arbeits ma schinen mit konstantem Lastmoment.

Abb. 15: Sekundärkennfeld 

einer Anfahr- und Sicherheitskupplung 

Abb. 16: Sekundärkennfeld 

einer Stell- und Schaltkupplung

Konstantes 

Lastmoment

Parabolisches 

Lastmoment

MP

MT

λ

0 0,5 1

Die charakteristische Beziehung λ = f ( ) in Form einer Kenn-

linie beschreibt das Über tragungs verhalten der Kupplung bei 

konstanter Antriebs drehzahl (siehe 3.3.2). Mit dem Füllungs-

grad VK als Parameter ergibt sich eine Kenn linien schar, das 

sogenannte (Sekundär-)Kennfeld einer hydro dyna mischen 

Kupp lung.

Die Kennliniengrundform von hydrodynamischen Kupplungen 

weist einen streng monoton fallen den Verlauf auf (siehe Tabelle 

auf Seiten 18 /19). Die Auswahl der Baugröße erfolgt entspre-

chend ihrer Haupt schluss-Charakteristik so, dass sie das 

gefor derte Nenndrehmoment  (λN) mit möglichst geringem 

Nennschlupf überträgt. Weitere antriebs technische An for de-

rungen be stimmen den Typ der Kupplung und den dazu ge hö-

rigen Kenn linienverlauf.

0 0,5 1

VK, max

VK, min

VK, max

VK, min

4.1 Kennlinien, Kennfelder

MP

MT

λ
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Die vollständige Beschreibung von Antriebs systemen mit 

hydro dynamischen Kupplungen erfordert die Betrachtung des 

Verhaltens bei ver änder licher Antriebsdrehzahl nP = f(t). Ver-

änder liche Antriebsdrehzahlen liegen insbesondere während 

des Anfahrvorgangs vor. Eine lastab hängige Drückung des 

Antriebsmotors oder sys tem bedingte Drehzahlschwankungen 

verur sa chen ebenfalls veränderliche Antriebsdreh zahlen.

Die lastabhängige, selbstständige Einstellung der Turbinen-

drehzahl (siehe 3.3) und die Abhän gig keit des übertragbaren 

Drehmoments vom Qua drat der Antriebsdrehzahl (siehe 3.3.1) 

führen zu nennenswerten Vorteilen für das Antriebssystem 

(siehe 4.5).

Das Verhalten bei veränderlicher Antriebs dreh zahl ist für 

Kupp lungen mit konstanter Füllung besonders von Bedeu-

tung, da hier keine aktive Veränderung des Füllungsgrads 

während des Betriebs möglich ist.

1 Voith Turbokupplung im Antrieb eines Gurtförderers

2 Voith Turbokupplung im Antrieb eines Schaufelradbaggers

4.2 Turbokupplungen in Antriebssystemen

21
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Abb. 17: Gurtförderer mit hydrodynamischen Konstantfüllungskupplungen in den Antrieben

Heckantrieb

Spanneinrichtung
Gurt

Hauptantrieb
Zwischenantrieb

Turbokupplung

4.2.1 Elektromotor, Mehrmotorenantriebe

Der Kurzschlussläufer-Asynchronmotor ist heute der am 

wei tes ten verbreitete Elektromotor, ganz be son ders in der 

sta tionären Antriebstechnik. Wesentliche Gründe dafür sind 

die geringen Be schaffungskosten, wenig Wartungsbedarf und 

nicht zuletzt die Robustheit der Maschine selbst.

Ein Nachteil der Kurzschlussläufer-Asynchron motoren ist der 

hohe Anlaufstrom. Nach dem Zuschalten der Ständer span-

nung fließt bei Stillstand des Motors ein Anlaufstrom, der je 

nach Motortyp das 5- bis 9-Fache des Nenn stroms beträgt. 

Dieser hohe Anlaufstrom bewirkt insbesondere bei weniger 

stark ausgelegten Stromnetzen einen Spannungsabfall, der 

letzt  endlich zu einem Einbruch des Motordreh moments 

(pro por tional zum Quadrat des Span nungsabfalls) führt. In 

Einzel fällen ist sogar der gänzliche Zusammenbruch des 

Strom netzes möglich.

Eine Turbokupplung im Antriebsstrang entlastet den Motor 

weitgehend während des Hochlaufs, weil das übertragbare 

Drehmoment (Kupplungs moment) quadratisch mit der An triebs-

drehzahl steigt. Der Motor durchläuft zügig den Hoch strom-

bereich. Dadurch sind Auswirkungen von Spannungs ein-

brüchen auf das Antriebssystem minimal.

Bei Mehrmotorenantrieben und schwachen Versor gungs-

netzen ist zur Netzschonung ein zeitlich gestaffeltes Ein schal-

ten der einzelnen Motoren leicht möglich. Die Turbo kupp lun gen 

in den zuerst eingeschalteten Antrieben schlupfen so lange, 

bis das zum Losbrechen erforderliche Summen dreh moment 

erreicht ist.
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Abb. 18: Anfahrvorgang eines beladenen Gurtförderers 

mit hydrodynamischer Konstantfüllungskupplung (Typ TVV) im Antrieb

Abb. 18 beschreibt den Anfahr vorgang eines typischen Gurt-

förderers mit hydrodynamischen Konstant füllungs kupplungen 

in den Antrieben.

Grün: Die hydrodynamische Kupplung ent kop pelt weitgehend 

den Anfahrvorgang von Asyn chron-Elektromotor und Gurt-

förderer. Bis zum Zeit punkt  t0 baut sich ein Kupplungs  -

moment MK (Turbinen moment) auf, das parabolisch mit der 

Motor dreh zahl  nM steigt. Der Gurtförderer setzt sich in 

Be wegung, nachdem das Kupplungs moment  MK das Last-

moment ML überschritten hat. Zu diesem Zeitpunkt hat der 

Motor seine Enddrehzahl noch nicht erreicht.

Blau: Das Kupplungsmoment ist bei weiter stei gender Motor-

dreh zahl gemäß der Sekundär kennlinie zusätzlich vom Dreh-

zahl verhältnis   abhängig.

Rot: Nach Beendigung des Motorhochlaufs ent spricht das 

Kupplungsmoment der Sekundär kenn linie. Die Turbokupplung 

begrenzt das in den Förderer eingeleitete Drehmoment sehr 

wirkungsvoll. Der Förderer beschleunigt aufgrund des über-

schüssigen Drehmoments sanft bis auf seine Nenndrehzahl.

0,25 0,5 0,75 1,251,00 t0

Primärkennlinie und 

Kennlinie eines Kurzschluss-

läufer-Asynchronmotors

 

Sekundärkennlinie

 

Dreh moment- und Drehzahl-

verläufe über der Zeit

0 0,5 1
0

1

2
MM

1

0
0

0,5 1   
nK  __ 
nN

  

nM < nN

MK

nL

1

2

0

ML
  ~   ~   const.

2

  
M

 __ 
MN

  

  nM __ 
nSyn

  

  nL __ 
nN

  

M:

n:

t:

Drehmoment

Drehzahl

Zeit

Bedeutung der Indizes:

M:

K:

L:

Motor

Kupplung

Last

0:

N:

Syn:

Anfangswert

Nennwert

Synchronwert

  
M

 __ 
MN

    
M

 __ 
MN

  

 t  
 tN
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Die Kennwerte, die für die Berechnung des An fahrvorgangs 

erforderlich sind, lassen sich an schaulich in einem Raum-

diagramm darstellen (Abb.  19). Sie sind dem Primär- und 

Se kun där  kennfeld entnommen.

nT

M

nP

ѵ = 1

MN

Abb. 19: Anfahrvorgang eines Gurtförderer-Antriebs mit Asynchron-Elektromotor und Turbokupplung; 

das Lastmoment ist nahezu konstant
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Abb. 20: Antriebsstrang der USCGC Bertholf mit 2 Dieselmotoren (2 x 7 400 kW) und einer Gasturbine (1 x 22 000 kW)

Der Dieselmotor ist ein weit verbreiteter Verbrennungsmotor, 

ganz besonders in der Schiffstechnik. Dieser Motortyp weist 

einen günstigen Wirkungsgrad bis in den Teillastbereich auf. 

Seine hohe Betriebssicherheit und Zuverlässigkeit machen ihn 

zusammen mit einer langen Lebensdauer als Antriebsmotor 

für Wasserfahrzeuge äußerst attraktiv.

Bei sehr großen Schiffen, wie zum Beispiel bei Tankern und 

Containerschiffen, sind langsamlaufende 2-Takt-Motoren mit 

Drehzahlen bis zu 250 min-1 im Einsatz. Langsamläufer sind 

direkt über Wellen mit den Schiffspropellern verbunden. Bei 

mittelgroßen Schiffen, wie zum Beispiel bei Passagier- oder 

Marineschiffen, kommen meist mittelschnelllaufende 4-Takt-

Motoren mit Drehzahlen bis zu 1 350 min-1 zur Anwendung. 

Bei Sport- und Freizeitbooten und im Bereich der Binnen-

4.2.2 Dieselmotor

schifffahrt findet man häufig auch schnelllaufende 4-Takt-Mo-

toren mit Drehzahlen bis über 2 000 min-1. Den mittelschnell- 

und schnelllaufenden Motoren sind Getriebe mit einer 

Übersetzung ins Langsame nachgeschaltet. Alle Arten von 

Schiffsdieselmotoren sind heute üblicherweise mit Abgastur-

boladern ausgerüstet.

Ein Nachteil des Dieselmotors mit Turbolader ist der Leistungs-

mangel bei niedrigen Drehzahlen, das sogenannte „Turboloch“. 

Weitere ungünstige Eigenschaften sind das Anregen von 

Drehschwingungen im Antriebsstrang und die Gefahr des 

Motorstillstands bei Überlastung („Abwürgen“).

United States Coast Guard Cutter USCGC Bertholf mit zwei 

Turbokupplungen im CODAG-Antrieb (Combined Diesel and Gas)

Kupplung 1

Kupplung 2
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Die Integration einer hydrodynamischen Kupplung in den 

Antriebsstrang ist besonders dann von Vorteil, wenn eine oder 

mehrere der folgenden antriebstechnischen Anforderungen 

vorliegen: die Dämpfung von Drehschwingungen, die Begren-

zung von Drehmomentspitzen, das Verschieben von Reso-

nanzfrequenzen, der automatische Belastungsausgleich bei 

Mehrmotorenantrieben und das schnelle Trennen eines Die-

selmotors vom restlichen Antriebsstrang. Im Prinzip sind diese 

Anforderungen nur bei mittelschnell- und schnelllaufenden 

Schiffsdieselmotoren gegeben.

Die Turbokupplung befindet sich im Antriebsstrang immer 

zwischen Motor und Getriebe. Beim Anlassen entkoppelt sie 

aufgrund ihrer Primärkennline  (MP ~ n  2 
 
 P ) den Motor von den 

großen sekundärseitigen Massenträgheitsmomenten. Der Mo-

tor startet daher weitgehend lastlos. Zusätzlich haben hydro-

dynamische Schiffskupplungen eine speziell entwickelte (dy-

namische) Primärkennlinie, die Betriebspunkte im Turboloch 

vermeidet.

Die hydrodynamische Kupplung erlaubt eine sichere Dreh-

schwingungsabstimmung im gesamten Antriebsstrang. Ihre 

geringe Drehsteifigkeit lässt in der Regel eine Verschiebung 

der ersten Eigenfrequenz des Systems unter die Leerlaufdreh-

zahl des Motors zu. Weiter schützt die Kupplung das Getriebe 

und nachfolgende Komponenten vor Drehschwingungen, 

deren Anregung der Dieselmotor natürlicherweise verursacht. 

Analog erfahren Drehschwingungsanregungen und Drehmo-

mentstöße, die der Propeller lastseitig in den Antrieb einleitet, 

eine wirksame Dämpfung.

Abb. 21: Typischer Anfahrvorgang eines Schiffsdieselmotors mit füllungsgesteuerter Kupplung (Typ TP) im Antrieb
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Bedeutung der Indizes:

M: Motor

K:  Kupplung

P: Propeller
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eines Schiffsdieselmotors
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eines Schiffspropellers
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Das Dämpfungsverhalten der Turbokupplung bringt für den 

Schiffsantrieb eine Reihe von Vorteilen, die sich letztlich alle 

positiv auf die Gesamtbetriebskosten, auf die Sicherheit und 

auf den Komfort an Bord auswirken.

Eine geringere Bauteilbeanspruchung der Antriebskomponen-

ten erhöht deren Verfügbarkeit und mindert den Verschleiß im 

Antriebssystem. Längere Wartungsintervalle und eine höhere 

Lebensdauer des gesamten Antriebs sind die direkten Folgen. 

Besonders von Bedeutung ist dies bei Schiffen, deren Betrieb 

häufige und schnelle Geschwindigkeitsänderungen erfordert 

oder die stark wechselnden Fahrwasserbedingungen ausge-

setzt sind. Bei Schiffen mit einer Blockierungsgefahr des Pro-

pellers, wie zum Beispiel bei Eisbrechern, bietet die Turbo-

kupplung einen wirksamen Überlastschutz, der Folgeschäden 

vermeidet.

Niedrigere Drehschwingungsamplituden und geringere Stoß-

belastungen im Antriebssystem führen zusätzlich zu einer 

merklich geringeren Geräuschemission.

Der automatische Belastungsausgleich, den die Kupplung 

aufgrund ihrer Sekundärkennlinie bietet, ist bei CODAD- 

(Combined Diesel and Diesel) und CODAG-Antrieben (Com-

bined Diesel and Gas) eine ausgesprochen nützliche Eigen-

schaft.

Eine Schaltfunktion der Kupplung, die bei CODAD- und CO-

DOG-Antrieben (Combined Diesel or Gas) gewünscht ist, lässt 

sich leicht mit füllungsgesteuerten Kupplungen (siehe 4.4) re-

alisieren.

Abb. 22: Dämpfende Wirkung 

einer hydrodynamischen Kupplung

80

100

120

20

40

0

60

0

Dieselmotordrehzahl  nM in min-1

D
re

h
w

in
k
e
l-

A
m

p
lit

u
d

e
  

 ±
 φ

 in
 ˚ 

— Primärwelle

— Sekundärwelle

200 400 600 800 1000 1200

Die hydrodynamische Kupplung dämpft Drehschwingungen 

und Drehmomentstöße im Antriebsstrang, gleichzeitig ver-

schiebt sie Resonanzfrequenzen.

-0,2

0

0,2

0,6

1

1,4

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,2

Drehmoment- und Drehzahlverläufe 

über der Zeit

MP

MK

MM

nP

nM

t
tN

M

MMN

n

nMN



30

Die vorangehenden Kapitel beschreiben die Leistungs über-

tragung vom Pumpen- zum Tur binenrad bei einer be stimm ten 

Drehrichtung. Ver schiedene Anwendungen ver lan gen jedoch 

eine Betrachtung des Übertragungsverhaltens bei Umkehr der 

Drehrichtung und/oder Umkehr der Richtung des Leistungs-

flusses. Im letzteren Fall ändert sich die Funktion der Schaufel-

räder, das Primärrad übernimmt die Funktion der Tur bine und 

das Sekundärrad die Funktion der Pumpe.

Eine Ausweitung des Sekundärkennfelds auf vier Quadranten 

erfasst alle denkbaren Betriebs zustände. Abb.  23 zeigt der 

besseren Übersicht wegen nur das Kennfeld für eine fest-

gelegte Drehrichtung des (Elektro-)Motors/Generators. Durch 

die Spiegelung der Kennlinien am Ur sprung des Koordinaten-

systems entsteht der Kennlinienverlauf für die andere Dreh-

richtung des Motors/Generators.

Der 1. und 2. Quadrant beschreiben den Leis tungs fluss vom 

Primär- zum Sekundärrad bei unterschiedlichen Dreh rich tun-

gen der Arbeits maschine. Im 4. Quadranten fließt Leistung bei 

gleicher Drehrichtung von der Arbeitsmaschine zum Motor / 

Generator. Dabei ist die Drehzahl der Arbeitsmaschine höher 

als die Drehzahl des Generators.

Der symmetrische Aufbau der Schaufelräder und das hydro-

dynamische Prinzip stellen für viele Kupp lungsbauarten, un-

abhängig von der Antriebs drehrichtung, die Funktion sicher. 

Die meis ten Anwendungen beschränken sich auf den Be trieb 

im 1. Quadranten des Kennfelds. Bei Son derereignissen oder 

bei besonderen Ar beits prozessen ist das Verhalten in den üb-

rigen Qua dranten von Bedeutung.

4.3 Drehrichtungs- und 

 Wirkrichtungsabhängigkeit

Abb. 23: Stabiler Kennlinienverlauf über drei Quadranten des Betriebskennfelds 

Dargestellt für drei Nenndrehzahlen und eine Drehrichtung des Antriebsmotors
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Abb. 25: Schiffsantrieb mit zwei Dieselmotoren 

Die hydro dynamische Kupplung mit schräger Beschaufelung 

weist eine gute Freilaufwirkung auf.

Abb. 24: Kupplungsräder 

mit gerader und schräger Beschaufelung
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Der stabile Kennlinienverlauf im 2.  Quadranten erlaubt zum 

Beispiel bei Schiffsantrieben ein ge steuertes Abbremsen des 

Propellers und ein Wen den der Propellerdrehrichtung.

Der waagrechte Drehmomentverlauf um den Dreh zahl null-

punkt bietet unter anderem die Möglichkeit einer weichen 

Spul- und Spannein richtung für Kabel- und Versorgungs tros-

sen. Der steile Übergang vom 1. in den 4. Quadranten erlaubt 

bei elektromotorischen Antrieben einen stufenlosen Wech sel 

vom moto rischen in den generatorischen Betrieb. Ein solches 

Betriebs verhalten ist unter anderem bei teilweise oder gänzlich 

abwärts fördernden Gurtförderern vor teilhaft.

Bei Standard-Bauarten können konstruktive Lö sun gen von 

Pum pen und anderen Bauteilen den Betrieb an bestimmte 

Qua   dran ten binden.

Anfahr- und Sicherheitskupplungen besitzen in der Regel 

ei nen unsymmetrischen Aufbau von Pumpen- und Turbinenrad 

(Tabelle Seiten 18 / 19). Dadurch ergeben sich bei einer Än de-

rung der Leistungs fluss-Richtung unter schied liche Kennlinien-

ver läufe. Die Übergänge vom 1. in den 4.  Quad ranten und 

um   gekehrt sind dennoch stetig.

Eine Besonderheit stellt eine Kupplung mit schräg zur Achse an-

 geordneten Schaufeln dar (Abb. 24, rechts). Diese Kup plungs -

vari ante zeigt eine ausgeprägte Frei lauf wirkung.

In Schiffsantrieben mit zwei Dieselmotoren, die über ein Dop-

pel getriebe einen Propeller an treiben, ist die ses Verhalten aus-

gesprochen nützlich (Abb. 25): Treibt beispielsweise der 

Mo tor 2 mit n2 über das Getriebe die Abtriebs seite von Kupp-

lung 1 schneller als n1 an, so steht am Motor 1 – selbst bei voll 

be  füllter Kup plung – nur ein geringes Schleppmoment an. Bei 

Stell- und Schaltkupplungen mit Kup plungs entleerung ist 

so gar eine nahezu vollständige Ent koppelung des Motors 1 

vom Kraftschluss des An triebs realisierbar. Danach ist eine 

Still setzung von Motor 1 ohne weiteres möglich.
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4.4 Gliederung der Kupplungsbauformen

Füllung im Betrieb veränderlich

Eingriff in die Kreislaufströmung

Schaltkupplung

Hydrodynamische Kupplung

Eingriff in die Kreislaufströmung

Füllung im Betrieb veränderlich

Stellkupplung

Konstantfüllungskupplung Füllung im Stillstand eingestellt

Abb. 26: Gliederung der Bauformen hydrodynamischer Kup plungen 

nach Richtlinie VDI 2153 – entsprechend der Terminologie der Wellenkupplungen
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4.4.1 Konstantfüllungskupplungen

Kupplungen dieser Bauart finden ihren Einsatz hauptsächlich 

zum Anfahren, zur Drehmoment begrenzung und zur Be ein flus-

sung des Dreh schwingungsverhaltens des Antriebsstrangs.

Die Bauformen unterscheiden sich hauptsächlich durch 

Ne ben  räume, deren automatisch gesteu erte Befüllung und 

Ent leerung einen maßgeb lichen Einfluss auf das Anfahrver-

halten hat.

Konstantfüllungskupplungen sind nach außen abgedichtet. 

Die Befüllung geschieht erstmalig vor Inbetriebnahme. An-

triebs  technische An forderungen bestimmen die Bauform und 

Füll menge. Das Verhältnis des eingefüllten Be triebs flüssig-

keits  volumens zum Gesamtvolumen der Kupplung wird als 

Füllungs grad bezeichnet. Die Kupplung erhält durch den Fül-

lungs  grad eine bestimmte Kennlinie (siehe  4.1). Manuelles 

Hin zufügen oder Entnehmen von Betriebsflüssigkeit (im Still-

stand) ermöglicht spätere Kennlinien anpassungen.

4.4.2 Stellkupplungen (Regelkupplungen)

Mit einer Stellkupplung lässt sich die Drehzahl der Arbeits-

maschine über einen weiten Bereich unterhalb der An -

triebsdreh   zahl steuern oder regeln. Für die wichtigsten 

Arbeits maschinen-Kennlinien stellen sich stabile Betriebs-

punkte ein. Stellkupplungen besitzen Einrichtungen, die das 

Über tra gungs   verhalten im Betrieb stufenlos ver ändern. Dies 

geschieht überwiegend durch Än derung des Füllungsgrads. 

Stell kupp lungen haben zur Füllungsänderung stets einen ex-

ternen Flüs sig  keitskreislauf, der auch zur Küh lung dienen kann.

Die Änderung des Füllungsgrads erfolgt im Be trieb, entweder 

über ein radial bewegliches Schöpfrohr oder über eine Steu-

erung des Be triebs flüssigkeitszu- und -ablaufs über Ventile 

und Düsen.

4.4.3 Schaltkupplungen

Schaltkupplungen unterbrechen durch Entnahme der Be triebs-

    flüssigkeit auf einfache Art und Wei se den Kraftschluss 

zwi schen Antriebsmotor und Arbeitsmaschine.

Schaltkupplungen besitzen Einrichtungen, die das Über tra-

gungs verhalten im Betrieb zwischen zwei Grenzwerten (meist 

Maximum und Minimum des Füllungsgrads) verändern. Die 

be kannten Bau prinzipien der Stellkupplungen finden sich vor-

zugsweise bei Schaltkupplungen wieder.
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Hydrodynamische Kupplungen beeinflussen mit ihrem Wirk-

prinzip den Leistungsfluss in einem Antriebssystem auf mehr-

fache Weise. Die gefor derten Übertragungseigenschaften für 

Dreh  moment und Leistung sowie die Beeinflussung des ge-

samten Systemverhaltens bestimmen im Prinzip die Auswahl 

einer Kupplung.

Vorteile und Nutzen durch Voith Turbokupplungen im Antriebsstrang

Hydrodynamische Eigenschaft Vorteile, Nutzen

Die Kupplung – und nicht die Arbeitsmaschine – bestimmt die Leistungs-

abgabe des Antriebsmotors an das Antriebssystem

 + Entlasteter Motorhochlauf

 + Sanfte Beschleunigung der Arbeitsmaschine

 + Keine Motor-Überdimensionierung

 + Einsatz von kostengünstigen Standard-Motoren

Die Kupplung begrenzt drehzahlabhängig das maximal auftretende Dreh-

moment im Antriebsstrang

 + Überlast- und Blockierschutz

 + Keine Überdimensionierung der Antriebskomponenten

 + Keine antriebsbedingte Überdimensionierung der Arbeitsmaschine

 + Schonung und längere Lebensdauer aller System komponenten

Systemtrennung zwischen An- und Abtriebsseite der Kupplung, Kraft-

schluss durch einen Flüssigkeitsstrom

 + Verschleißfreie Leistungsübertragung

 + Geringerer Wartungs- und Instandhaltungsaufwand

 + Bei Mehrmotorenantrieben:
 −  zeitlich gestaffeltes Einschalten der Motoren zur Netzentlastung
 −  verbesserter Belastungsausgleich

Dämpfung und / oder Trennung von Drehschwingungen und Drehmo-

mentstößen 1
 + Verbesserte dynamische Eigenschaften sowohl des Antriebs- als auch 

des Gesamtsystems

 + Schonung und längere Lebensdauer aller System komponenten

Nur bei Konstantfüllungskupplungen:

Einfache Einstellbarkeit des Übertragungsverhaltens durch manuelles 

Hinzufügen oder Entnehmen von Betriebsflüssigkeit (im Stillstand)

 + Nachträgliche Betriebsanpassungen sind möglich

 + Bei Mehrmotorenantrieben einstellbarer Belastungsausgleich 

und kein Lastpendeln

Nur bei Stellkupplungen:

Einfache Einstellbarkeit des Übertragungsverhaltens durch gesteuertes 

Hinzufügen oder Entnehmen von Betriebsflüssigkeit (während des Be-

triebs)

 + Steuerung oder Regelung des Anfahr- und Betriebs prozesses, 

angepasst an die Anwendung

 + Bei Mehrmotorenantrieben regelbarer Belastungsausgleich

 + Gesteuerte Entleerung zur Unterbrechung des Leistungsflusses 

im Antriebsstrang

Nur bei Schaltkupplungen:

Einfache Einstellbarkeit des Übertragungsverhaltens durch gesteuertes 

Hinzufügen oder Entnehmen von Betriebsflüssigkeit (während des Be-

triebs)

 + Gesteuerte Schaltung des Leistungsflusses im Antriebsstrang

1 Primär- oder sekundärseitige Drehmomentschwankungen mit niedriger Frequenz erfahren bei der Übertragung eine starke Dämp fung. 

Eine Weiterleitung von höherfrequenten Drehmomentschwankungen findet praktisch nicht statt (siehe 2.1). Diese für das Sys tem positive 

Eigenschaft ist physikalisch-mathematisch beschreibbar (Kelvin-Modell).

Die Summe der Vorteile und Nutzen, die die hydrodynamische Leistungsübertragung gleich zeitig bietet, ist einzigartig.      _

Keine andere Tech no logie ist bei derart niedrigem Aufwand und der artiger Einfachheit dazu in der Lage!

Insbesondere bei Konstantfüllungskupplungen sind diese 

Über  tragungseigenschaften von Be deutung, da sie ohne Steu-

e r ungseingriffe von außen dem hydrodynamischen Wirkprinzip 

eigen sind.

Folgende Tabelle fasst die wichtigsten hydrodynamischen 

Eigen  schaf ten der Konstantfüllungskupplungen zusammen 

und zeigt die daraus resultierenden Vorteile und Nutzen im 

Ge  samt system:
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Die Gliederung der Kupplungsbauformen nach funktionellen 

Ge sichtspunkten gemäß VDI 2153 in Konstantfüllungs-, Stell- 

und Schaltkupplungen hat sich in der Praxis nicht durch-

gesetzt. An triebs techniker bevorzugen in der Regel eine 

anwen dungs orientierte Gliederung in Anfahr- und Sicher heits-

kupplungen sowie Stell- und Regel kupplungen.

Das Anfahren von Antriebssystemen und der Schutz des 

Trieb  strangs gegen Überlastung können in den meisten Fällen 

mit Konstantfül lungs kupplungen realisiert werden. Bei kom-

plexeren antriebstechnischen Anforderungen kommen vielfach 

füllungsgesteuerte Kupp lungen zum Einsatz.

Füllungsgesteuerte Kupplung 

im Antrieb eines Gurtförderers



5.1 Turbokupplungen mit konstanter Füllung
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Die Auslieferung der Turbokupplungen mit kon stanter Füllung 

erfolgt überwiegend als einbau fertige Einheit ohne Betriebs-

füllung. Die Be füllung erfolgt im Stillstand vor Inbetriebnahme. 

Die Anforderungen an das Anfahr- und Über tragungs verhalten 

bestimmen die Füllmenge (siehe 4.1).

Abb. 27: 3 D-Schnittmodell einer Turbokupplung mit konstanter Füllung (mit Betriebsflüssigkeit)
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5.1.1 Konstruktive Basismerkmale

Die Voith Turbokupplung besteht in ihrer ein fachsten Aus füh-

rung (Typ T) nur aus wenigen Hauptbauteilen ohne zu sätz liche 

Nebenräume. Das beschaufelte Außenrad bildet zu sam men 

mit der Schale den Ar beits raum, der relativ zur Nabe gelagert 

und nach außen abgedichtet ist. Das Innenteil besteht aus der 

Nabe und dem Innen rad, die fest miteinander ver bun den sind. 

Zum Ausgleich geringer Montage un ge nau ig  keiten ist bei ko-

axi aler Anordnung im Wellenstrang eine Ver bin dungs kupp lung 

er for derlich.

Der konstruktive Aufbau dieser Grundbauart legt die Funktion 

der Schaufelräder als Pumpe oder Turbine noch nicht fest. Die 

funktionale Fest legung erfolgt durch eine eindeutige Montage-

anweisung oder durch unterschiedliche Boh rungen der an- und 

abtriebs seitigen Naben. Die Benennung der Schaufelräder ist 

daher neutral und entsprechend ihrer Lage gewählt: Innen rad 

und Außenrad.

Die Leistungsübertragung ist bei beiden Einbau varianten 

ge währ leistet: 

1. Antrieb über Außenrad: Außenradantrieb 

2.   Antrieb über Innenrad: Innenradantrieb

Es bilden sich jedoch, abhängig von der Profilform, unterschied-

 liche Kennlinien verläufe aus. Speziell entwickelte Rad profile, 

hauptsächlich bei den Innenrädern, führen zu spezi fi schen, an-

forderungsbedingten Kennlinien. Die Festlegung der Antriebs art 

(Innen-/Außen rad antrieb) erfolgt bei der Kupp lungsauslegung. 

Eine nachträgliche Änderung bedarf der er neuten Überprü-

fung, insbesondere hinsichtlich Dreh moment begrenzung und 

Wärmeabfuhr.

Abb. 28: Basisausführung aller Turbo kupplungen mit konstanter Füllung

Turbokupplung Typ T mit elastischer Ver bin dungs kupplung für koaxialen Einbau 

Arbeitsraum

Innenrad-Sonderprofil

Verbindungskupplung

Außenrad Schale 

Innenrad

Nabe

Innenteil

Außenteil

Außenradantrieb Innenradantrieb
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5.1.2 Multifunktionales Typenprogramm

Voith hat aus jahrzehntelanger Erfahrung ein multi  funktio nales, 

modulares Typenprogramm für konstant gefüllte Turbo  -

kupplungen entwickelt. Es basiert auf wenigen Haupt bauteilen 

und Steuerungsmerkmalen. Mit diesem modu laren Konzept 

lassen sich eine Vielzahl von Anfor derungen an das Anfahr- 

und Betriebsverhalten bedarfsgerecht erfüllen. Die Nutzung 

von Neben räumen und der Volumenaustausch über feste oder 

mit Fliehkraftventilen verschließbare Boh rungen er möglichen 

eine große Variation von drehzahl-, zeit- oder schlupf  -

abhängigen Kenn linien.

Abb. 29: Konstruktionsmerkmale zur Realisierung eines multifunktionalen Typenprogramms

Rückfüllbohrung 

(dynamische Rückfüllung); 

ohne Fliehkraftventil: T…Y, 

mit Fliehkraftventil: T…F

Ringkammerschale 

T V…S

Düsenschraube zur 

Entleerung der 

Verzögerungskammer

Rücklaufbohrung für 

Stillstandsrückführung 

und Luftaustausch

Fliehkraftventil

Verzögerungs kammer; 

klein: T V 

Verzögerungs kammer; 

groß: T V V
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Konstruktionsmerkmale zur Realisierung eines multifunktionalen Typenprogramms

Typen-

bezeichnung Konstruktionsmerkmale Funktionsbeschreibung

T Basisausführung Die Arbeitsraumfüllung bestimmt das Anfahr- und Betriebsverhalten.

TV Normale Verzögerungskammer Die Verzögerungskammer nimmt im Stillstand einen Teil der Betriebs-

flüssigkeit auf.

Während des Anfahrvorgangs entleert sich die Verzögerungskammer über 

Düsenbohrungen in den Arbeitsraum.
TVV Vergrößerte Verzögerungskammer

TV…S Verzögerungskammer und Ringkammerschale Verzögerungskammer und Ringkammerschale nehmen im Stillstand einen 

Teil der Betriebsflüssigkeit auf.

Während des Motorhochlaufs nimmt die Ringkammerschale zusätzlich ei-

nen Teil der Betriebsflüssigkeit aus dem Arbeitsraum auf.

Während des Anfahrvorgangs entleert sich die Verzögerungskammer über 

Düsenbohrungen in den Arbeitsraum.

TV…Y Verzögerungskammer und Rückfüllbohrungen Die Verzögerungskammer nimmt im Stillstand einen Teil der Betriebs-

flüssigkeit auf.

Während des Motorhochlaufs und bei hohem Schlupf entleert sich der 

Arbeits raum zum Teil über die Rückfüllbohrungen in die Verzögerungs-

kammer.

Mit abnehmendem Schlupf (zunehmender Arbeitsmaschinendrehzahl) 

kommt der Rückfüllvorgang zum Stillstand. Die Verzögerungskammer ent-

leert sich über Düsenbohrungen in den Arbeitsraum.

TV…F Verzögerungskammer und Fliehkraftventile Die Verzögerungskammer nimmt im Stillstand einen Teil der Betriebs-

flüssigkeit auf.

Während des Motorhochlaufs und bei hohem Schlupf füllt sich die Ver-

zöge rungs kammer bei geöffneten Fliehkraftventilen über die Rückfüll-

bohrungen mit Betriebsflüssigkeit aus dem Arbeitsraum weiter auf.

Kurz vor Erreichen der Motornenndrehzahl (obere Schaltdrehzahl) schlie-

ßen sich die Fliehkraftventile, der Rückfüllvorgang kommt zum Still stand. 

Die Verzögerungs kammer entleert sich über Düsenbohrungen in den Ar-

beitsraum.

Kommt es bei schwach ausgelegten Stromnetzen zu Spannungsabfällen 

mit Motordrückung, öffnen sich die Fliehkraftventile bei einer unteren 

Schalt drehzahl. Der Arbeitsraum entleert sich zum Teil über die Rück füll-

bohrungen in die Verzögerungskammer. Der Motor wird entlastet und 

läuft wieder hoch.

Dieser Zyklusbetrieb wiederholt sich so lange, bis eine Stabilisierung des 

Netzes eintritt oder eine thermische Sicherung des Systems anspricht.
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Abb. 30: Verteilung der Betriebsflüssigkeit in einer Turbokupplung Typ TVVS 

Ein weiteres Element des modularen Typen pro gramms ist die 

Ausführung als Doppelkreislauf kupplung (Abb. 31, Typ DT). 

Die beiden Strö mungs kreisläufe einer DT-Kupplung sind im 

Prinzip parallel geschaltet. Damit ist annähernd die doppelte 

Leis tungs  übertragung bei gleichem Außen durch messer mög-

lich. Funktions eigen schaften ändern sich nur un wesentlich.

Abb. 31: Vergleich 

von Einfach- und Doppelkreislaufkupplung

Typ T

Typ DT

Stillstand Anfahrvorgang Nennbetrieb
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Leistungskennfeld

In der Regel finden beim modularen Typen pro gramm der 

Voith Konstantfüllungskupplungen gleiche Hauptbauteile 

Ver wen dung. Dies gilt insbesondere für das Pumpen- und 

Turbinen rad. Daher ist ein und dasselbe Leistungskennfeld 

für alle Bau varianten gültig – vorausgesetzt die glei che Be-

triebsflüssigkeit (gleiche Dichte) kommt zum Einsatz.

5.1.3 Auswahlkriterien und hydrodynamische Eigenschaften

Die Leistung der Arbeitsmaschine und die Nenn drehzahl des 

Antriebsmotors sind wesentliche Auslegungsfaktoren für die 

Kupplung. Sie be stimmen hauptsächlich die Kupplungsgröße. 

Im Leistungskennfeld ist der Profildurchmesser als Größe 

angegeben. Die Größenstufung entspricht einem Leistungs-

sprung von 2 : 1 bei vertretbaren Mindestschlupfwerten.

Da PP ~ D  5 
 
 P  lωP = const. (siehe 3.2.3) ist, ergibt sich ein 

Stufensprung von 1 :  
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Abb. 32: Leistungskennfeld für Voith Turbokupplungen mit konstanter Füllung 

Betriebsflüssigkeit Mineralöl
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 Typ TV

 Typ TVV

 Typ TVVS

MM : Motormoment

ML : Lastmoment

MK : Kupplungsmoment

MN : Nennmoment

 J : Massenträgheits moment
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Die Werkstofffestigkeit der Kupplungshauptteile bestimmt die 

maximal zulässige Drehzahl. Nach einer ersten überschlägigen 

Ermittlung der Kupp lungs größe aus den Leistungsdaten be-

stimmen die Einsatz bedin gungen die Bauart und Variante.

Abschließend ist eine Überprüfung der ther mischen Belastung 

der Kupplung erforderlich. Grundsätzlich gilt für jeden schlupf-

behafteten Anfahrvorgang, dass mindestens die Hälfte der 

An fahr energie in Wärme umgesetzt wird. Daher sind die 

Wärme speicherkapazität und die Höhe der Wärmeabfuhr für 

die Wahl der richtigen Anfahr kupplung mitentscheidend.

Kennliniencharakteristik

Die verschiedenen Kupplungsbauarten unter scheiden sich 

we sentlich durch ihre Kennlinien (siehe 4.1), die das Anfahr-

verhalten maßgeblich bestimmen. Für die Mehrzahl der 

An wen dungen sind Kupplungen mit zeitabhängigen Kennlini-

en (siehe 5.1.2) ausreichend.

 ML = const.

 J = const.

  __n  ____ 
nSyn

    __n  ____ 
nN

  

Drehmoment- / 

Zeitverhalten

Arbeitsmaschinen-

hochlauf
Motorhochlauf

  
 M

 ___ 
  MN

  

0

1

2

MK

MK

MM

ML
MK

MM

  
M

 ___ 
  MN

    
M

 ___ 
  MN

  

2

1,6

1,4

1

0,5 1,0 1,5 3,02,52,00  t  
 tN

Abb. 33: Vergleich des Anfahrverhaltens einer Arbeitsmaschine mit konstantem Last- und Massen trägheitsmoment

bei Verwendung unterschiedlicher Kupplungstypen. Antriebsmotor ist ein Kurz schlussläufer-Asynchronmotor
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Die Integration dieser Kupplungsbauart in ein Antriebssystem 

kann sehr unterschiedlich sein. Im einfachsten Fall umfasst der 

Liefer umfang nur das Pumpen- und Turbinenrad sowie die 

um   schließende Schale; die Betriebsmittelversorgung und de-

ren Steuerung ist Bestandteil der Gesamt anlage. Bei kom-

plexeren Anforderungen kom men eigengelagerte Kupplungs-

einheiten mit integrierter Betriebsmittelversorgung, Kühlung, 

Überwachung und Anlagensteuerung zum Einsatz.

5.2.1 Konstruktive Basismerkmale

Die Auslieferung füllungsgesteuerter Turbo kupp lungen erfolgt 

über wiegend in vormontierten Baugruppen. Die rotierenden 

Teile, Gehäuseteile und die Betriebsmittelversorgung werden 

vor Ort in das Antriebssystem integriert. Abb. 34 und 35 zei-

gen fremd - und eigen gelagerte Kupplungen, ausgeführt als 

Ein fach- und Doppelkreislauf kupplung mit den Steu e rungs-

prin zi pien „TP“ und „TPK“.

Steuerungsprinzip TP: 

Eine Pumpe fördert die Betriebsflüssigkeit aus einem Reser-

voir in die Kupplung. Gleichzeitig entweicht über Düsen in 

der Kupp  lungsschale Betriebsflüssigkeit aus der Kupplung in 

das Gehäuse. Die Steuerung des Übertragungs verhaltens 

ge schieht durch Ab stimmung des Zulaufvolumenstroms auf 

den Ablaufvolumen strom. Der (Arbeits-)Raum, den Pumpen-

rad und Schale bilden, rotiert mit der Motordrehzahl. Die 

Füllhöhe in diesem rotieren den Gefäß generiert einen Rotati-

onsdruck und damit einen Ablauf volumenstrom, abhängig 

vom Durch messer der Düsen in der Schale. Eine Erhöhung 

des Zulauf volumenstroms erzeugt somit einen höheren Füll-

stand im Ar beits  raum, der eine höhere Dreh-

momentübertragungs fähigkeit zur Folge hat. Gleiches gilt 

umgekehrt. Auf jeden Fall muss der maximale Förderstrom 

der Pumpe größer als der Ab lauf volumenstrom bei vollstän-

dig gefüllter Kupplung sein. Über lauf  bohrungen im Innen-

bereich der Schale sorgen für eine Füllungs begrenzung. Ein 

Anfahrvorgang wird über die An pas sung des Zulaufvolumen-

stroms gesteuert oder geregelt.

Steuerungsprinzip TPK:

Dieses Prinzip beruht auf der dosierten Befüllung des rotier-

enden Arbeitsraums. Auch hier ent weicht Betriebs flüssigkeit 

über Düsen aus dem Arbeitsraum, jedoch in eine Ringschale, 

die mit dem Pumpen rad verbunden ist. Aus dieser Ring schale 

schöpft eine Staudruckpumpe (fest ste hen des Schöpf rohr) die 

Betriebsflüssigkeit ab und leitet sie an schließend durch einen 

Wärme tauscher über eine Fangrinne zurück in den Ar beits-

raum. Es entsteht ein äußerer, in sich ge schlossener Be triebs-

mittelkreislauf. Die Füllung im Arbeits raum ändert sich indirekt 

durch Zu führung oder Ent nahme von Betriebs flüssig keit in die-

sen bzw. aus diesem äußeren Kreis lauf. Das Förder volumen 

der Betriebsmittelpumpe hängt nur noch von der gewünsch-

ten Füllzeit des Ar beitsraums ab. Vor teile des TPK-Prinzips 

sind eine hohe Stellgenauigkeit, kleine Betriebsmittel pumpen 

und ein höherer Gesamtwirkungsgrad als beim TP-Prinzip.

5.2 Füllungsgesteuerte Turbokupplungen



Abb. 34: Füllungsgesteuerte Turbokupplung Typ TP, fremdgelagert, Doppelkreislaufkupplung 

Abb. 35: Füllungsgesteuerte Turbokupplung Typ TPKL, eigengelagert, Einfachkreislaufkupplung

45



46

Merkmale des anwendungsorientierten Typenprogramms füllungsgesteuerter Turbokupplungen

Konstruktionsmerkmale Standard-Variationen Bemerkungen

Steuerungsprinzip TP Einfaches System, aber geringere Stell genauigkeit

TPK Hohe Stellgenauigkeit und guter Gesamt wirkungsgrad

Anzahl der Strömungs-

kreisläufe

Einfachkreislaufkupplung Geringe Einbaulänge

Doppelkreislaufkupplung Doppelt so hohe Leistungsübertragung wie bei einer Ein-

fachkreislaufkupplung mit gleichem Außendurchmesser; 

weitgehend ausgeglichene Axialkräfte

Betriebsmedium Mineralöl Gute Kavitations- und Korrosions beständigkeit

Wasser Nichtentflammbare, umweltverträgliche Betriebsflüssigkeit

Bauteilumfang Pumpen-, Turbinenrad und Schale Flexible Integration in einen ge schlos senen Triebstrang

Pumpen-, Turbinenrad, Schale und Gehäuse Integration in ein modulares Antriebs system

Kupplung mit an- und abtriebsseitiger 

Gehäuselagerung

Eigenständiges Aggregat

Kupplung entweder mit an- oder mit 

abtriebsseitiger Gehäuselagerung

Anbau-Aggregat

Betriebsmittel-

versorgung

Fremd Komponente im Triebstrang

Separat mit Kühler Modulare Bauweise

Im Gehäuse integriert mit Kühler Komplett eigenständiges Aggregat

Steuerung/Regelung Fremd –

Nur Füllungssteuerung und Überwachung –

Anlagensteuerung, Regelung und Überwachung –

5.2.3 Auswahlkriterien und hydrodynamische 

 Eigenschaften

Die Hauptbauteile der füllungsgesteuerten Tur bo kupplungen 

sind aus der Stellkupplungs bau reihe abgeleitet. Im Wesent-

lichen handelt es sich hier um die Profilform der Schaufelräder 

und die Gestaltung der Funktionselemente für den Be triebs-

mit telkreislauf. Das Leistungskennfeld der füllungsgesteuerten 

Kupplungen gleicht dem der Konstantfüllungskupplungen, da 

die Stufung der Profildurchmesser und einige Auslegungs-

gren  zen für beide Bauarten gleich sind. Die Leistung der Ar-

beits maschine und die Nenn drehzahl des Antriebsmotors be-

stimmen auch hier haupt sächlich die Kupplungsgröße. Die 

Anwendung und die Einsatzbedingungen sind zusammen die 

maßgeblichen Faktoren für die Festlegung des Steuerungs-

prinzips, den Bau teilumfang, die Aus führung der Betriebs-

mittel   versorgung sowie der Steuerungs- und Über wachungs-

ein richtung.

5.2.2 Anwendungsorientiertes 

 Typenprogramm

Die unterschiedlich tiefe Integration der füllungs gesteuerten 

Kupplungen in die Antriebssysteme erfordert eine sehr flexible 

Aus richtung des Typenprogramms und des Lieferumfangs. Es 

zeich net sich jedoch ein Trend zur kompakten, eigen gelager-

ten Bauart mit integrierter Betriebs mittelversorgung ab.
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Abb. 36 beschreibt zwei Anfahrvorgänge eines Gurtförderers – 

eine typische Anwendung von füllungsgesteuerten Kupp-

lungen. Die Höhe und Wirkdauer der Zugkräfte im Gurt be -

einflussen unmittelbar dessen Beschaffungskosten und 

Le  bens  dauer. Der zeitliche Drehmomentaufbau und die enge 

Dreh momentbegrenzung sind da her sehr wichtige Aus le-

gungs  kriterien für Förder anlagen.

Die Pumpen- und Turbinenräder sind die glei chen wie bei der 

Stellkupplungsbaureihe. Sie bewirken ein gut gefächertes Se-

kun därkennfeld. Mit einer geeigneten Steuerung oder Re ge-

lung ist das Anfahren des Gurtförderers beladungs abhängig in 

eng vordefinierten Grenzen sicher gestellt.

Der Einsatz einer füllungsgesteuerten Turbo kupplung im An-

trieb eines Gurtförderers, wie beispielsweise im Abschnitt 

4.2.1 beschrieben, bringt weitere bemerkenswerte Vorteile für 

das Gesamtsystem: Der Motorhochlauf und der Anlauf des 

Förderers sind zeitlich voneinander unabhängig. Dreh moment-

Abb. 36: Anfahrvorgang eines beladenen bzw. unbeladenen Gurtförderers 

mit füllungsgesteuerter Turbokupplung (Typ TPK) im Antrieb

spitzen, die beim Ein schalten des Asynchronmotors entstehen 

und deren Amplituden teilweise das 4- bis 5-Fache des Nenn-

drehmoments erreichen, wirken nicht auf die Gesamt anlage. 

Auch Hochspannungs motoren mit niedrigem Anlauf moment 

(Läufer  klasse kleiner als  10) fahren aufgrund der Last ent-

koppelung sicher hoch. Bei Mehrmotoren an trieben und 

schwa chen Versorgungsnetzen ist zur Netzschonung ein zeit-

lich gestaffeltes Ein schalten der einzelnen Motoren ohne wei-

teres möglich. Die Kupplungen bleiben so lange ent leert, bis 

alle Motoren am Netz sind. Der Dreh momentaufbau – und da-

mit die Zugkraft im Gurt – kann abhängig von der Gurtqualität 

sanft und gesteuert erfolgen. Die Drehmomentbe grenzung ist 

beladungsabhängig in engen Grenzen möglich.

Ein weiterer typischer Einsatzfall für füllungs ge steuerte Kupp-

lungen sind Strebförderer antriebe im untertägigen Stein-

kohlen    bergbau. Die oben beschriebenen Systemeigenschaf-

ten der hydro dy namischen Leistungsübertragung gelten dort 

in ana loger Weise.
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Die Grundgrößen aus den hydrodynamischen Modell be zie-

hungen sind Drehmoment, Drehzahl und die Eigenschaften 

der Betriebsflüssigkeit. Sie beeinflussen auch weitgehend die 

Werkstoff auswahl für die Hauptbauteile der Kupplung. Fol-

gende Tabelle zeigt die wichtigsten Kriterien für die Wahl des 

Werkstoffs:

Kriterien der Werkstoffauswahl 

für die Kupplungshauptbauteile

Funktion Profilgeometrie, Schaufelform, Strömungs-

kanäle, Dichtheit, Masse

Beanspruchungs-

faktoren

Fliehkräfte, Flüssigkeitsdruck, Dreh moment, 

Kräfte durch Temperaturwechsel

Herstellung Kosten für Rohteile, Bearbeitung, 

Vor rich tun gen und Modelle

Prozesseignung Wartungsaufwand, Korrosions beständig keit, 

Abrasionsbeständigkeit (bei verun reinigtem 

Be triebsmedium), Funkenbildung 

(in explo si ons gefährdeten Bereichen)

5.3 Werkstoffe

Für die Hauptbauteile von Konstantfüllungs kupplungen mit 

mitt lerer Beanspruchung und für klei nere Serien finden vor-

zugs weise Gussteile aus Aluminiumlegierungen Ver wen dung. 

Legie rungen dieser Art haben eine günstige Relation von 

Fes tigkeit zu Dichte bei gleichzeitig ge ring em Ge wicht und 

guter Be ar beitbarkeit. Für mitt lere Serien bestimmt eher die 

wirt schaft lichste Fertigungsmethode die Werkstoffauswahl. 

Für Groß   serien ist meistens automatisierter Stahl blech-Leicht-

bau am kostengünstigsten.

Stahlguss oder Vergütungsstahl mit elektro chemisch oder 

me cha  nisch ausgearbeiteten Strömungskanälen ist eine gute 

Werkstoffwahl, falls hohe Beanspruchungen bei hohen Dreh-

zahlen vorliegen.

Bei Schiffsantrieben bestimmt in der Regel die jeweilige 

An wen dung den gewählten Werkstoff. Üblicherweise handelt 

es sich hier um kleinere Losgrößen, meistens mit größeren 

Ab messungen und entsprechenden Belastungen. Aluminium-

legie rungen sind beispielsweise antimagnetisch, Sphäroguss 

erlaubt eine höhere Dehnung bei Schockbelastung, Stahlblech 

ermöglicht das kostengünstige Einschweißen der Schaufeln 

und Kupferbronze weist eine gute Korrosionsbe ständigkeit auf.

In hydrodynamischen Kupplungen überträgt ein umlaufender 

Flüssigkeitsstrom die Leistung von der Pumpe auf die Turbine. 

Der Betriebs flüs sigkeit kommt damit eine entscheidende 

Be deutung zu, sie ist ein wichtiges Konstruktions element im 

Ge samt system. Dichte und Viskosität der Flüssigkeit sind von 

pri märer Bedeutung. Die Aufnahme der Wärme, die aus 

Ver lust leistung entsteht, und ihre Abgabe an die Kupp lungs-

bau teile fallen als weitere wichtige Aufgaben der Betriebs-

flüssig keit zu.

Die Eigenschaften, die die Betriebsflüssigkeit im praktischen 

Einsatz zu erfüllen hat, sind sehr vielfältig und hängen von der 

Bauart der Kupp lung und deren Integration im Gesamtsystem 

ab. Anforderungen an die Parameter für die Leis tungs über tra-

gung, die Werkstoffverträglichkeit, die Anwendungs breite und 

nicht zuletzt die Prozessfähigkeit bestimmen die Auswahl der 

Betriebsflüssigkeit. Bauartabhängig sind die Mindest schmier-

fähig keit bei Wälzlagerung und die Verträg lichkeit mit Dicht-

materialien zu be trachten.

5.4 Betriebsflüssigkeiten

5.4.1 Standard-Betriebsflüssigkeiten

Hydrauliköle HLP (Mineralöl-Basis) der Viskosi tätsklasse

ISO VG 32 sind die Standard-Be triebsflüssigkeiten für Turbo-

kupp lungen. An gaben in Aus legungsunterlagen, ins beson dere 

Kenn linien dar stellungen, beziehen sich üblicher weise auf diese 

Betriebsflüssigkeiten.

Die Viskosität ist für die Leistungsübertragung dahin gehend 

von Bedeutung, dass sie die Rei bung im Strömungskanal 

maß  geblich bestimmt. Je geringer die Viskosität ist, desto 

ge ringer sind die Ge schwin dig keits einbußen des umlaufenden 

Massenstroms im Strömungskanal. Der Einfluss der Viskosität 

auf den Kennlinienverlauf ist bei Verwendung von Standard-

Be triebs flüssigkeiten im zugelassenen Tem pera tur bereich meist 

ver nachlässigbar.

In Sonderfällen, zum Beispiel Tieftemperatur einsatz, ist eine 

An  passung der Viskositätsklasse möglich. Hier ist eine Über-

prü fung des Einflusses auf das Be triebs verhalten (Kenn linie) 

not wendig. 
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Anforderungskatalog für Betriebsflüssigkeiten in Turbokupplungen

Anforderungen Fluid-Eigenschaften Fluid-Typen

Mindest     an  forde run  gen 

bei Kon stant  fül lungs   -

kupp lun gen

Erweiterte An   for de run gen 

bei fül lungs   ge  steu er   ten 

Kupp  lun gen S
ta

n
d

a
rd

H
2
O

, 
H

F
A

H
F

D
-U

1

H
E

E
S

1

Energie-

übertragung

Hohe Dichte ✔

Geringe Viskosität ✔ ✔ ✔

Hoher Viskositätsindex ✔

Hohe spezifische Wärme ✔ ✔ ✔

Hohe Gebrauchs temperatur ✔

Kostengünstige 

Herstellung

(Werkstoffe und 

Bauelemente)

Ausreichender 

Korrosionsschutz
✔ K ✔ ✔

Keine Buntmetallreaktion ✔ K ✔ ✔

Geringe Kavitationsneigung ✔ ✔ ✔

Oxidations-/Alterungs-

beständig
✔ ✔ ✔

Verträglich mit Dichtmaterial ✔ ✔ ✔ ✔

Mindestschmierfähig ✔ K ✔ ✔

Gutes Luftauf nahme- bzw. 

Luftabgabevermögen
✔

Geringe Schaumbildung ✔

Druckstabil ✔ ✔ ✔

Ausreichender Verschleiß-

schutz
✔ ✔ ✔

Nicht hydrolytisch ✔

Breite Anwendung

(Sicherheit, 

Umwelt und 

Fremd  ein wir kung)

Nicht toxisch ✔

Für tiefe Temperaturen 

geeignet

Nicht brennbar S

Umweltverträglich W

Prozessfähigkeit Weltweit verfügbar ✔

Konservierungsverträglich ✔ K ✔ ✔

Gesicherte Entsorgung ✔

Kostengünstig ✔

 Gefordert

 Sondereinsatz

✔ Erfüllt Standard

 Über Standard

 Unter Standard

  Nicht erfüllt

 Abweichung möglich

K : erfordert konstruktive Maßnahmen

S : schwerentflammbar

W :  Wassergefährdungsklasse beachten

1 Anforderungen an HFD-U und HEES gelten nur für erprobte Sorten
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5.4.2 Sonder-Betriebsflüssigkeiten

Für die Einsatzschwerpunkte im Bergbau unter Tage und für 

den Betrieb in Wasserschutz ge bieten kam Mineralöl als 

Be triebs   flüssigkeit vielfach nicht in Frage. Dies erforderte die 

Zu lassung von nicht- oder schwerentflammbaren und um welt-

ver  träglicheren Betriebsflüs sig keiten  – sowohl für Kon stant-

füllungs kupplungen als auch für füllungsgesteuerte Kupp lungen.

Wasser oder HFA-Flüssigkeiten (Öl-in-Wasser-Emulsionen) 

erfüllen die Forderungen des Unter tage einsatzes. Ver schie-

dene Nachteile be schränken den Einsatz weitgehend auf 

die sen Anwen dungs bereich. Die niedrige Gebrauchs tem pera-

tur und die Kavita tions  neigung schrän ken das Leistungs-

spektrum der Kupplung ein.

Abb. 37 zeigt konstruktive Maßnahmen, die bei einer Turbo-

kupplung die Verwendung von Was ser oder HFA-Fluid 

er lau ben. Die konstruktiven Veränderungen gelten analog für 

fül lungs  gesteuerte Kupplungen. Im Einzelnen sind dies:

• Wellendichtringe zur Abschirmung der Lager räume

• Schmierung der Lager mit Fließfett 

(Lebens dauer-Fett füllung)

• Rostfreie Stähle

• Hartanodisch oxidierte Aluminium-Gussteile

• Niedertemperatur-Schmelzsicherungs schrauben

Die Weiterentwicklung von schwerentflammbaren HFD-U-

Fluiden (wasserfreie, synthetische Flüs sigkeiten) zeigt ein 

freund licheres Bild. Sie er for dern keine konstruktiven Zusatz-

maßnahmen an der Turbokupplung. Parallel zu dieser 

Ent wick lung ist die Einführung einer biologisch ab bau baren 

Be triebs flüssig keit auf Basis synthe tischer Ester (HEES-Fluid) 

zu sehen. Beide Betriebs flüssigkeiten haben die Prüf stands-

ver suche er folgreich durchlaufen und befinden sich bereits in 

der An wendung.

Abb. 37: Turbokupplung mit konstanter Füllung  

für Betriebsflüssigkeit Wasser oder HFA-Fluid
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Zusätzlich installierte thermische Grenzwert schalter er mög-

lichen gezielte Reaktionen auf Übertemperatur – vor Erreichen 

der thermischen Beanspruchungsgrenze. Eine zusätzlich in-

stallierte thermische Messeinrichtung ist beson ders vorteilhaft, 

da sie neben der Tempe ra tur überwachung auch eine optima-

le Pro  zess steuerung (zum Beispiel an der Leistungsgrenze) 

er möglicht.

Alle Konstantfüllungskupplungen besitzen da rüber hinaus 

Schmelz  sicherungsschrauben, die bei Über schreitung der 

ther mischen Bean spruchungs grenze eine Öffnung freigeben. 

Aus dieser Öffnung tritt die Betriebsflüssigkeit aus, der Kraft-

schluss wird unter brochen.

5.4.3 Konstruktive Besonderheiten bei 

 Konstantfüllungskupplungen

Bei Turbokupplungen mit konstanter Füllung ist in Verbindung 

mit Betriebsflüssigkeiten eine kon struktive Eigenschaft zu be-

denken: Die Kupp lungen sind nach außen abgedichtet, der 

Aus tausch von Gasen oder Flüssigkeiten mit der Umgebung 

ist nicht ohne weiteres möglich. Da her sind Maßnahmen zur 

Begrenzung des ther mischen Innendrucks zu ergreifen:

Die konstruktive Anordnung der Füllöffnung ist so gestaltet, 

dass der maximale Füllungsgrad 80 % beträgt. Die Ausführung 

der Kupplungsoberfläche stellt die Abfuhr der Schlupfwärme, 

die während des Anfahrvorgangs und im Nennbetrieb ent-

steht, sicher. Gegebenenfalls ist eine Ein schrän kung der 

An fahr häufigkeit zur Reduzierung der thermischen Belastung 

not wendig.

Berührungslose Temperatur-Messeinrichtung 

für Turbokupplungen
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