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0.   Zielstellung und Lösungsweg im Gesamtvorhaben   
      VibKom 
 
Eine verbesserte Vorhersage von Schwingungserscheinungen im Schiffsbetrieb bildet die 
Grundlage zur Sicherung zunehmender Komfortanforderungen im Schiffbau. Somit war es 
das Gesamtziel des Vorhabens, die Aussagegenauigkeit von Berechnungsmodellen im 
Projektstadium zu erhöhen. Zu diesem Zweck wurden experimentelle und numerische Un-
tersuchungen zu globalen und lokalen Schwingungen ausgeführt. Durch die Kopplung von 
Fluid- und Strukturmodellen wurde die Erfassung der Propellererregung verbessert und 
eine Vorhersage von im Schiffsbetrieb auftretenden Schwingungsamplituden ermöglicht. 

 

Ausgangssituation und Gesamtziel des Vorhabens 
Die Anforderungen an den Komfort von Schiffen seitens der Reeder und Klassifikations-
gesellschaften werden im Bezug auf das Vibrationsverhalten zunehmend höher. Diese 
Anforderungen stehen im Konflikt zum Trend der Gewichtsreduktion und der Erhöhung 
des Ladevolumens, der zu tendenziell weicheren und damit in Hinblick auf das Schwin-
gungsverhalten als problematisch anzusehenden Schiffsstrukturen führt. Der deutsche 
Schiffbau, der sich durch hochwertige Schiffe auszeichnet und im Passagierschiffbau 
überproportional stark vertreten ist, ist von dieser Entwicklung naturgemäß besonders be-
troffen.  

Moderne Containerschiffe zeichnen sich aus Gründen maximaler Ladekapazität durch 
immer schlankere und damit weichere Deckshäuser aus. Eine ähnliche Problematik ist bei 
RoRo-Schiffen gegeben. Hier werden die Deckshäuser zur Optimierung der Ladekapazi-
tät oft freitragend gebaut. Dadurch ergeben sich Verbindungen zwischen Deckshaus und 
Rumpf, die nur geringe Steifigkeiten aufweisen. Diese vom Markt geforderten Konstrukti-
onsformen sind anfällig für Schwingungsprobleme und bedürfen daher einer genauen Be-
rechnung. Die globalen Schwingungen von Deckshäusern sind zum Teil mit den 
Schiffskörperschwingungen gekoppelt und werden unter anderem auch durch die Art der 
Lagerung und Abstützung der Hauptantriebsanlage beeinflusst. 

Für die Schwingungsberechnung ist strukturseitig die Kenntnis von Massen, Steifigkeiten 
und Dämpfungen nötig. Die Massen- und Steifigkeitsberechnung für globale Schwingun-
gen ist durch die große Anzahl von Einflussfaktoren mit Unsicherheiten behaftet. Die An-
sätze für die Dämpfung zur Berechnung von Zwangsschwingungen beruhen meist auf 
empirischen Daten und zeigen hohe Streuungen. Des Weiteren liegen nur unzureichende 
Daten bezüglich des dynamischen Verhaltens des Schiffes im realen Betrieb, also mit 
wechselnder Beladung und Ballast sowie im Tiefwasser vor. 

 
Lokale Schwingungen von Decks, Wänden, Tanks u. a. werden sowohl auf Grundlage 
von Näherungsverfahren als auch mit modernen numerischen Verfahren, hauptsächlich 
Finite-Elemente-Verfahren, vorausberechnet. Lokale Schwingungen werden aber durch 
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Schweißeigenspannungen und geometrische Imperfektionen, die in heutigen Berech-
nungsmethoden nicht berücksichtigt werden, wesentlich beeinflusst. Bei Untersuchungen 
eines Schiffsdecksausschnittes an der Universität Rostock wurden Abweichungen von 
über 30% in den Eigenfrequenzen sowie stark geänderte Eigenformen gemessen, die 
durch Spannungsarmglühen auf Schweißeigenspannungen zurückgeführt werden konn-
ten. 

Diese Streuungen der Eigenfrequenzen lokaler Schwingungen liegen höher als üblicher-
weise während der Auslegung verwendete Sicherheiten gegenüber den Erregerfrequen-
zen. 

Für seegehende Schiffe stellt der Propeller eine wesentliche Haupterregerquelle für Vib-
rationen dar. Zur Abschätzung der vom Propeller induzierten Druckimpulse auf der Au-
ßenhaut werden heute meist empirische Prognoseverfahren, wie z.B. das Verfahren von 
Holden, herangezogen. Diese auf Erfahrung beruhenden Methoden haben ihre Grenzen, 
wenn moderne Schiffsentwürfe mit ungewöhnlichen Achterschiffsformen oder neuen Pro-
pellergeometrien bewertet werden sollen. Dies ist umso kritischer, als die Anforderungen 
der Reedereien an die Vibrationsarmut von Schiffen erheblich zunehmen. So muss die 
Werft schon vor Vertragsabschluß das Schwingungsverhalten der Schiffe durch direkte 
Berechnungen auf eine abgesicherte Basis stellen.  

Moderne hydrodynamische Berechnungsverfahren (CFD) ermöglichen die Bestim-
mung von Druckimpulsen für nahezu beliebige Rumpf- und Propellerformen. Des weiteren 
wird die Berechnungsgenauigkeit gesteigert, da neben dem Druckverlauf auch die örtliche 
Verteilung des Druckfeldes auf der Außenhaut in eine zeitliche Abhängigkeit gebracht 
werden kann. Um die CFD Ergebnisse für erzwungene Schwingungsberechnungen nut-
zen zu können, müssen die hydrodynamischen bestimmten Druckimpulse in dynamische 
Finite-Elemente-Lasten umgewandelt werden. An dieser Stelle fehlen derzeit effiziente 
Schnittstellen, die neben der geforderten Genauigkeit dem modernen Schiffsentwurf 
durch hohe Geschwindigkeit und Prozesssicherheit gerecht werden. Nur so kann die Be-
rechnungsqualität gesteigert werden. Für Produktwechsel und damit verbundene B. aus 
neuen Hinterschiffs- oder Propulsionskonzepten, neue Anforderungen, z. wird dadurch 
überhaupt erst eine qualifizierte Aussage zum Schwingungsverhalten in der Entwurfspha-
se ermöglicht. 

Ziel des Projektes ist es, die Vorhersagegenauigkeit der dynamischen Berechnungen in 
der Projektierungsphase der Schiffe zu verbessern. Das Ziel liegt sowohl in einer genaue-
ren Vorhersage globaler als auch lokaler Schwingungen, um so bereits in der frühen Kon-
struktionsphase die zu erwartenden Schwingungsamplituden berechnen zu können. 

Dazu soll die experimentelle Ermittlung von Dämpfungsdaten aus Messungen im Schiffs-
betrieb sowie die Verbesserung von FE-Modellen globaler Strukturen zur Erhöhung der 
Berechnungsqualität beitragen.  

 VI
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Bei lokalen Schwingungen stehen die Erfassung von Vorverformungen sowie Eigenspan-
nungen infolge des Schweißprozesses und ihr Einfluss auf das Schwingungsverhalten 
von Deckspaneelen im Vordergrund der Untersuchungen. Eine Verbesserung der schiffs-
spezifischen Modellierung der Propellererregung bildet die Grundlage für eine zielsichere 
Berechnung von Betriebsschwingungsamplituden. 

Durch die Verbesserung ergibt sich eine höhere Qualität der Modelle, die es ermöglicht, 
die Schiffskonstruktion nach Komfortgesichtspunkten zu beurteilen und Konstruktions-
änderungen in Hinsicht auf Komforterhöhungen einzuschätzen. 

 
 

Wissenschaftliche und technische Arbeitsziele 

Aus dem Gesamtziel der Untersuchungen, die Aussagegenauigkeit von FE-Modellen zur 
Vorhersage globaler und lokaler Schwingungen von Schiffen im Projektierungsstadium zu 
verbessern, ergeben sich die nachfolgend genannten einzelnen wissenschaftlichen und 
technischen Arbeitsziele: 

 
Untersuchungsbereich - Globale Schwingungen 
 

 Erhöhung der Qualität von FE-Berechnungen von Deckshausstrukturen 
Die experimentelle Ermittlung von Eigenfrequenzen und Eigenformen erlaubt eine Über-
prüfung der Vorhersagegenauigkeit von Finite-Element-Modellen. Durch eine Korrelati-
onsanalyse von Ergebnissen aus experimenteller Untersuchung und Berechnung können 
gezielt Schwachstellen in der Finite-Element-Modellierung aufgedeckt und durch model-
updating-Verfahren behoben werden. Model-updating-Verfahren werden in zunehmen-
dem Maße in der Automobil- und Luftfahrtindustrie eingesetzt, haben aber im Bereich des 
Schiffbaus bislang noch keine Anwendung gefunden.  

Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen werden weiterhin Dämpfungsparameter 
der untersuchten Schiffstrukturen identifiziert, die sich einer rechnerischen Ermittlung ent-
ziehen. Die Einbeziehung von experimentell ermittelten Dämpfungsparametern in die Be-
rechnungsmodelle ermöglicht die Durchführung realitätsnaher Zwangsschwingungsrech-
nungen und führt zu einer verbesserten Vorhersage des Schwingungsverhaltens durch 
die FE-Modelle. 

 
 Prüfung der operativen Modalanalyse auf Anwendbarkeit im Schiffsbe-

trieb 
Klassische Modalanalyse-Verfahren basieren auf der experimentellen Bestimmung von 
Übertragungsfunktionen, gebildet aus den Spektren von Kraftanregung und Systemant-
worten. Hinsichtlich der Kraftanregung sind den klassischen Verfahren allerdings Grenzen 
gesetzt. So gibt es einerseits Schwierigkeiten bei der Anregung sehr großer Strukturen 
(Brücken, Staudämme usw.) sowie andererseits Schwierigkeiten bei der richtigen Erfas-
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sung der Erregerkräfte, wenn zusätzliche Erregermechanismen wirken (Wellenanregung, 
laufende Maschinen).  

Der Einsatz der klassischen Modalanalyse zur Identifikation dynamischer Parameter von 
Schiffsstrukturen bleibt zur richtigen Erfassung der Erregerkräfte somit auf Messungen 
unter Werftbedingungen beschränkt, wobei eine Minimierung von störenden Einflüssen 
(Vibrationen aller Art) notwendig und nur in arbeitsfreien Zeiten sicherzustellen ist. Die An-
regbarkeit von größeren Schiffsstrukturen mit Hilfe eines großen Massependels (600kg) 
konnte hingegen in Vorversuchen und einem abgeschlossenen Forschungsprojekt nach-
gewiesen werden. Die Anwendung dieser Methode der Erregung während des Schiffsbe-
triebes ist aber aus Sicherheitsgründen und aufgrund zusätzlicher, nicht erfassbarer Erre-
gerquellen nicht praktikabel. Die Ermittlung veränderter dynamischer Parameter von 
Schiffsstrukturen unter Einsatzbedingungen, beeinflusst durch Tiefwasser- und Bela-
dungszustand, ist daher mit dem Verfahren der klassischen Modalanalyse kaum möglich. 

Mit ständiger Verbesserung von Mess- und Rechentechnik wurden in letzter Zeit die Ver-
fahren der operativen Modalanalyse zur Anwendungsreife weiterentwickelt und auch zu-
nehmend zur experimentellen Untersuchung sehr großer Strukturen (z.B. Brücken, Stau-
dämme usw.) eingesetzt. Die Anregung der Strukturen erfolgt dabei durch natürliches 
Rauschen (z.B. Wind, Wellen usw.), die Strukturantwort wird dabei mit hochempfindlichen 
Messaufnehmern aufgezeichnet und die Parameteridentifikation erfolgt auf Grundlage von 
Methoden der Zustandsraumanalyse und der Frequenzbereichsdekomposition.  

Für experimentelle Untersuchungen an Schiffsstrukturen wurden diese Verfahren nach 
Kenntnisstand des Antragstellers bislang nicht eingesetzt. Wie in Voruntersuchungen der 
Universität Rostock aber bereits gezeigt werden konnte, besitzen diese fortgeschrittenen 
Methoden ein großes Potential hinsichtlich der Ermittlung des dynamischen Verhaltens 
von Schiffsstrukturen und anderen meerestechnischen Konstruktionen. 

Es soll daher geprüft werden, inwieweit die operative Modalanalyse für die Ermittlung der 
dynamischen Parameter von Schiffsstrukturen unter Einsatzbedingungen geeignet ist. 

 
 Ermittlung des dynamischen Verhaltens von Deckshausstrukturen unter 

Einsatzbedingungen 
Stand der Technik ist heutzutage die Ermittlung der dynamischen Parameter von Schiffs-
strukturen im Auslieferungszustand. Der Kenntnisstand zum dynamischen Verhalten in 
Form einer parametrischen Systemidentifikation unter Einsatzbedingungen ist zum heuti-
gen Zeitpunkt als nicht zufrieden stellend anzusehen. Bedingt durch die im Beladungszu-
stand wirkenden zusätzlichen Massen und Dämpfungen sowie die entsprechend der Was-
sertiefe veränderlichen effektiven hydrodynamische Massen sind beträchtliche Verände-
rungen hinsichtlich der Eigenfrequenzen und Dämpfungsparameter zu erwarten. Die an-
gestrebten Untersuchungen führen daher zu einem erheblichen Erkenntnisgewinn bzgl. 
dynamischer Parameter im realen Schiffsbetrieb. 
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Untersuchungsbereich - Lokale Schwingungen 
 

 Entwicklung eines Berechnungsmodells mit möglichst einfacher Erfas-
sung des Einflusses von Schweißeigenspannungen 

Durch die Weiterentwicklung eines an der Universität Rostock schon existierenden Be-
rechnungsmodells zur Erfassung der Schweißeigenspannungen wird ein Werkzeug zur 
Verfügung gestellt, das eine Berechnung des Einflusses der Schweißeigenspannungen 
auf das Schwingungsverhalten ermöglicht. Es wird besonders auf eine Tauglichkeit in der 
typischen Werftpraxis geachtet, die durch eine einfache Modellierung erreicht wird. Es 
wird daher bewusst auf die Verwendung thermischer Berechnungen verzichtet. Ein we-
sentliches Augenmerk liegt auf der Eignung des Modells, den Einfluss der Schweißeigen-
spannungen auf das dynamische Verhalten trotz Einfachheit in genügend hoher Qualität 
abzubilden. 

 
 Untersuchung des Einflusses der Schweißeigenspannungen 

Die an der Universität Rostock durchgeführten Untersuchungen zum Einfluss der 
Schweißeigenspannungen werden fortgesetzt. Dadurch entsteht ein tieferer Einblick in 
das Schwingungsverhalten unter dem Einfluss der Schweißeigenspannungen, der nach 
heutigem Stand der Technik nicht berücksichtigt wird. Durch die Einbeziehung mehrerer 
Strukturen, bereitgestellt von den Werften in Flensburg, Wismar und Stralsund, zeigt sich, 
inwieweit die Ergebnisse gemäß den eingesetzten Fertigungsbedingungen streuen. Des 
Weiteren wird durch die Untersuchung von lasergeschweißten Strukturen (bereitgestellt 
durch IMAWIS Wismar, auch Untersuchungen der Uni Rostock für die Meyer-Werft Pa-
penburg sind einbezogen) die Auswirkung der Fertigungstechnologie auf das Schwin-
gungsverhalten untersucht. Durch Messungen der durch den Schweißprozess verursach-
ten Eigenspannungen wird die Eignung des verwendeten Eigenspannungsquellmodells 
abgesichert. 

 
 Untersuchung des Einflusses von im Schiffbau typischen Vorverformun-

gen unter dem Einfluss von Schweißeigenspannungen 
Unter Berücksichtigung von gemessenen, schiffbaulich typischen Vorverformungen, die 
von den Werften bereitgestellt werden, werden die Eigenfrequenzen unter dem Einfluss 
der Schweißeigenspannungen berechnet. Die Ergebnisse zeigen die durch Vorverfor-
mungen und Schweißeigenspannungen verursachten Streuungen der Eigenfrequenzen 
auf. Es wird erwartet, dass diese Ergebnisse künftig in der Projektierungsphase genutzt 
werden können, um eine Bandbreite der Eigenfrequenzen abschätzen zu können. Da-
durch ergeben sich Erfahrungswerte für Frequenzabweichungen, die besonders in der 
frühen Projektierungsphase von hohem Nutzen sind. 
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 Untersuchung rationeller Methoden bei der Fertigung versteifter Platten zur 
Minderung des Eigenspannungseinflusses auf die Absenkung der Eigenfre-
quenzen 

Basierend auf den gewonnenen Erkenntnissen erfolgen numerische Untersuchungen zur 
Minderung des Schweißeigenspannungseinflusses auf die Eigenfrequenzen. Ziel ist es, 
rationelle Fertigungsmethoden zu entwickeln, die die unerwünschte Absenkung der Ei-
genfrequenzen minimieren. Dies soll durch das gezielte Einbringen von Eigenspannungen 
bzw. dem Abbau von Eigenspannungen durch geänderte Schweißreihenfolgen oder loka-
les Spannungsarmglühen erfolgen. Besonderer Wert wird – neben den Kosten und der 
notwendigen Arbeitszeit - auf Automatisierbarkeit der Verfahren gelegt, die eine Anwen-
dung im Werftbetrieb erlauben. Die theoretisch entwickelten Verfahren werden in Zusam-
menarbeit mit den Werften auf ihre Wirksamkeit und Praxistauglichkeit getestet. 

 

 

 

Untersuchungsbereich - Propellererregung sowie Kopplung von CFD/FEM 
 

 CFD Prognose für Propellerdrücke 
Basierend auf den von den Werften zur Verfügung gestellten Daten werden die Druckim-
pulse des Propellers mit Hilfe von CFD Methoden für Container- und RoRo-Schiffe be-
rechnet. Dabei sollen verschiedene Betriebspunkte der Schiffe, wie z. B. Design-Punkt 
(Nenndrehzahl, Nennsteigung) und Off-Design Punkte (z.B. Manövermode) analysiert 
werden. Dadurch werden qualifizierte Aussagen über das Schwingungsverhalten der 
Schiffe über den gesamten Betriebsbereich ermöglicht. Die errechneten Druckimpulse 
sollen, soweit vorhanden, mit Ergebnissen aus Schlepptankversuchen oder Ergebnissen 
aus Messungen an Grossausführungen validiert werden. 

 
 Erstellen einer Schnittstelle CFD / FEM 

Es wird eine Schnittstelle zwischen der Vortex Lattice Methode (CFD) zur Prognose der 
Propellerdruckimpulse an der Außenhaut und Finite Elemente Modellen entwickelt. So soll 
die Übertragung der Außenhautdrücke auf FE Modelle schnell und sicher ermöglicht wer-
den. Neben der eigentlichen Datenkonvertierung sind bei der Schnittstelle insbesondere 
Anstrengungen zur Überwindung der extrem unterschiedlichen Berechnungsnetze von 
Hydrodynamik und Strukturmechanik erforderlich. Besonderes Augenmerk wird auf die 
„Robustheit“ der Schnittstelle im Bezug auf die Eingabedaten gelegt, um ihren Einsatz 
schon in der frühen Projektphase des Schiffsentwurfes auf den Werften zu ermöglichen. 
Ein- und Ausgabeseiten der Schnittstelle werden in modularer Form erstellt. Dies ermög-
licht den Einsatz der Schnittstelle in anderen oder neuen CFD- / FEM-Umgebungen. 
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 Berechnung erzwungener Schwingungen und Validierung der Ergebnisse 
Unter Berücksichtigung aller im Vorhaben erarbeiteten Ergebnisse werden globale FE-
Modelle der Container- und RoRo-Schiffe generiert bzw. überarbeitet. Mit Hilfe der entwi-
ckelten CFD/FEM Schnittstelle werden die Propellerlasten aufgebracht. Die Ergebnisse 
der Berechnung der erzwungenen Schwingungen werden den Messergebnissen gegen-
übergestellt. So wird die Praxistauglichkeit der entwickelten Methoden und die Qualität 
der erarbeiteten Ansätze für das Dämpfungsverhalten der Schiffstruktur überprüft.  

 

 

 

 
Die Arbeitsziele des Vorhabens sind zusammenfassend in folgender Abbildung illustriert 
und wurden als 3 Arbeitskomplexe im Teilprojekt 1 durch die Universität Rostock (AK I 
und II) und im Teilprojekt 2 durch die Flensburger Schiffbau-Gesellschaft (AK III) in enger 
Kooperation aller Projektpartner bearbeitet.  

Als Ergebnis liegen 3 Abschlussberichte vor: 
 
1. Vorhersage des dynamischen Verhaltens globaler und lokaler Schiffs-

strukturen - Globale Schiffsschwingungen (AK I) 
2. Vorhersage des dynamischen Verhaltens globaler und lokaler Schiffs-

strukturen - Lokale Schiffsschwingungen (AK II) 
3. Schiffsspezifische Vorhersage der Anregung durch den Propeller (AK III) 
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1. Einleitung 

Schwingungen schiffbaulicher Konstruktionen sind die natürliche Folge aus dem Zusam-
menwirken von elastischem System und der vorwiegenden Erregung durch den Schiffsan-
trieb. Die Regelung von Schwingungsaspekten bei Schiffsneubauten als Vertragsbestand-
teil ist in den zurückliegenden Jahren weitestgehend zum Standard geworden. Grundlage 
bilden hierbei in der Regel nationale und internationale Normen, die Grenzwerte bezüglich 
der Auswirkungen von Schwingungen auf den Menschen, auf strukturelle Komponenten 
sowie auf Maschinen und Anlagen festlegen. Darum muss von der Werft sichergestellt 
werden, dass die während des Schiffsbetriebes auftretenden Schwingungspegel diese 
festgelegten Grenzwerte nicht überschreiten. Die dynamischen Eigenschaften der 
Schiffsstruktur werden dabei hauptsächlich in der frühen Projektierungsphase festgelegt, 
was eine treffsichere rechnerische Vorhersage des Schwingungsverhaltens notwendig 
macht. 

Die hier vorgestellte Untersuchung zur Identifikation des dynamischen Verhaltens schiff-
baulicher Strukturen soll einen Beitrag zur Verbesserung dieser Vorhersagegenauigkeit 
liefern. Die Bewertung sowie Verbesserung von Vorhersageergebnissen basiert in der 
Regel auf experimentellen Untersuchungen an der realen Struktur. So bilden experimen-
telle Untersuchungen zum dynamischen Verhalten lokaler Schiffsstrukturen einen 
Schwerpunkt dieser Arbeit.  

Neben der allgemeinen experimentellen Ermittlung von dynamischen Parametern globaler 
Schiffsstrukturen an ausgewählten Beispielschiffen stehen die Bewertung der Anwend-
barkeit unterschiedlicher experimenteller Identifikationsverfahren, die Erweiterung der Da-
tenbasis für experimentell ermittelte Dämpfungsparameter sowie Aspekte zu Modellierung 
der Dämpfung im Vordergrund. Der experimentelle Teil der Arbeit umfasst 17 verschiede-
ne Untersuchungen von globalen Schiffsstrukturen unter Werft- und Probefahrt- und 
Einsatzbedingungen an insgesamt 9 Schiffen. 

Gegenübergestellt werden die experimentellen Untersuchungen der Strukturen numeri-
schen Analysen zum Eigen- und Zwangsschwingungsverhalten auf Grundlage bereitge-
stellter Finite-Element-Modelle der Schiffsstruktur. Basierend auf den Ergebnissen einer 
Eigenschwingungsrechnung ist ein Vergleich von experimentell ermittelten und berechne-
ten Eigenschwingungsgrößen (Eigenfrequenzen und dazugehörigen Eigenschwingfor-
men) möglich. Die Ergebnisse von Zwangsschwingungsrechnungen unter Einbeziehung 
experimentell ermittelter Dämpfungsparameter können mit entsprechenden experimentell 
ermittelten Frequenzgangfunktionen verglichen werden. Ein derartiger Vergleich ermög-
licht sowohl eine Bewertung der Modellierung von Masse und Steifigkeit als auch der imp-
lementierten Dämpfungsmodelle und -parameter. Somit ist eine vollständige Bewertung 
der Vorhersagegenauigkeit der verwendeten Berechnungsmodelle möglich. 

In vielen Fällen ist eingangs nur eine ungenügende Übereinstimmung von Messung und 
Rechnung gegeben. Ursachen können hierbei Fehler bei der experimentellen Bestim-
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mung der Systemparameter, Strukturfehler im Finite-Element-Modell, oft aber fehlerhafte 
Annahmen von Modellparametern im Rechenmodell sein. Verfahren der Modellanpas-
sung (model updating) ermöglichen auf Grundlage der experimentell ermittelten System-
parametern eine Anpassung fehlerhafter Modellparameter zur Minimierung der Unter-
schiede zwischen Rechnung und Messung.  

Vorhersage und experimenteller Nachweis des dynamischen Verhaltens haben in der zu-
rückliegenden Zeit vor allem im Fahrzeugbau, in der Luftfahrtindustrie aber auch im Bau-
wesen besonders an Bedeutung gewonnen und sich so einem größeren Anwenderkreis 
erschlossen. Die Zunahme der Aktivitäten auf diesem Gebiet führte zu einer Weiterent-
wicklung sowohl im Bereich Mess- und Rechentechnik als auch der experimentellen Iden-
tifikationsverfahren. Seitens der Identifikationsverfahren ist in diesem Zusammenhang die 
operative Modalanalyse zu nennen. Das hauptsächlich zur Identifikation von dynamischen 
Parametern großer Bauwerke (Staudämme, Brücken, Hochhäuser) genutzte Verfahren 
basiert im Gegensatz zu den klassischen Verfahren ausschließlich auf den ermittelten 
Systemantworten, hervorgerufen durch eine Anregung aus den auf die Struktur einwir-
kenden Umgebungsbedingungen. Dieses Verfahren kam im Rahmen der hier vorgestell-
ten Untersuchungen erstmalig an schiffbaulichen Strukturen zum Einsatz. 

Im Bereich der Messtechnik haben sich bei den in der Schwingungsmesstechnik bevor-
zugten piezoelektrischen Beschleunigungsaufnehmern Aufnehmer mit integrierten Impe-
danzwandlern durchgesetzt, die eine Signalweiterleitung über großen Strecken ermögli-
chen. In Verbindung mit sehr hohen Empfindlichkeiten sind sie besonders geeignet zur 
Aufzeichnung von Antwortsignalen der globalen Schiffsstruktur. Datenerfassungssysteme 
mit einer erhöhten Auflösung verbessern die Qualität der aufgezeichneten Messsignale, 
was insbesondere für Messungen während des Schiffsbetriebes von Bedeutung ist. Die 
unaufhaltsame Entwicklung in der Rechentechnik unterstützt zum einen die Aufzeichnung 
und Verarbeitung großer Messdatensätze als auch die Verwendung von Berechnungs-
modellen mit einer großen Anzahl von Freiheitsgraden. 

Vor diesem Hintergrund sollen die im Rahmen dieser Arbeit ermittelten Ergebnisse den 
vorhandenen Kenntnisstand zum dynamischen Verhalten schiffbaulicher Strukturen bes-
tätigen, ggf. korrigieren und nach Möglichkeit erweitern. 
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2. Dynamisches Verhalten schiffbaulicher Strukturen 

Bevor im darauf folgenden Kapitel Zielstellung und Vorgehensweise der Untersuchung 
abgeleitet werden, sollen in diesem Kapitel eine allgemeine Beschreibung des Schwin-
gungsverhaltens von globalen und lokalen Schiffsstrukturen sowie eine Darstellung des 
Standes der Technik zu Vorhersage erfolgen. Insbesondere wird außerdem auf das 
Dämpfungsverhalten sowie auf Angaben zu dessen experimenteller Ermittlung aus der 
Fachliteratur eingegangen. 

 

2.1  Beschreibung des Schwingungsverhaltens 

Aus Gründen der Zweckmäßigkeit werden Schiffsschwingungen je nach Ausbreitung und 
Festlegung der Systemgrenzen in globale und lokale Schwingungen unterteilt. Globale 
Schwingungen beschreiben das Schwingungsverhalten des Schiffskörpers in einem Fre-
quenzbereich zwischen 0.5 und etwa 10 Hz. Sie sind hauptsächlich bestimmt durch die 
Membransteifigkeit der schiffbaulichen Verbände, die Massenverteilung von Schiffsstruk-
tur, Ladung, Ballast und hydrodynamischen Massen (abhängig von Tiefgang, Wassertiefe 
und Schwingform) sowie auch durch die Größe und Verteilung der Dämpfung. Eigen-
schwingungen größerer Substrukturen, wie z.B. von besonders ausgeprägten Hinter-
schiffsbereichen oder von Deckshäusern, liegen in einem etwas höherem Frequenzbe-
reich zwischen 5 und 15 Hz. Abgesehen von sehr lokal ausgeprägten Schwingformen 
sind sie allerdings derart mit dem Schwingungsverhalten des Schiffskörpers gekoppelt, 
dass eine isolierte Betrachtung nicht zweckmäßig ist. Schwingungen von Schiffskörper, 
Hinterschiffsbereichen und Deckshäusern können somit im Allgemeinen zu globalen 
Schiffsschwingungen zusammengefasst werden. Als Haupterregerquellen sind hierbei der 
Propeller, hauptsächlich durch Druckimpulse mit erster und zweiter Blattfrequenz, sowie 
die Hauptantriebsmaschine mit Erregerfrequenzen entsprechend den halben und / oder 
ganzen Vielfachen der Motordrehzahl für 4-Takt  bzw. 2-Takt Motoren anzusehen.  

Lokale Schwingungen beschränken sich auf kleinere Bereiche der Schiffsstruktur, die 
durch relativ starre Systemränder abgegrenzt sind. Ein charakteristisches Beispiel hierfür 
sind, neben Schotten, Tankwänden u.ä., Decksstrukturen, wie sie im Aufbautenbereich 
von Frachtschiffen anzutreffen sind. Decksstrukturen auf RoRo- sowie Kreuzfahrtschiffen 
können sich aber auch über größere Bereiche der Schiffsstruktur erstrecken. Decksstruk-
turen bestehen im Allgemeinen aus einer tragenden Rahmenstruktur und versteiften Plat-
tenfeldern. Relevante Schwingungserscheinungen der Rahmenstruktur liegen je nach 
Größe in einem Frequenzbereich zwischen ca. 5 und 20 Hz, Schwingungen der Platten-
felder allgemein zwischen 10 und 50 Hz. Das Schwingungsverhalten der lokalen Struktu-
ren wird dabei ebenfalls durch die Parameter Steifigkeit, Masse und Dämpfung sowie 
durch die Art der Erregung bestimmt. Die Steifigkeiten lokaler Bereiche ergeben sich aus 
den Steifigkeiten von Plattenfeldern und Rahmenstruktur sowie den Anschlusssteifigkei-
ten benachbarter Strukturen. Neben den Steifigkeiten bestimmt auch die Massebelegung 
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dieser Flächentragwerke entscheidend das dynamische Verhalten. Ausgehend von der 
Masseverteilung der Stahlstruktur kommt es während der Ausrüstung des Schiffes zu ei-
ner fortschreitenden Massebelegung durch Decksbeläge und Einrichtungsgegenstände. 
Eine zusätzliche, versteifende Wirkung dieser Komponenten kann zudem nicht ausge-
schlossen werden. Ähnlich der Erhöhung der Massebelegung erfolgt mit zunehmendem 
Ausrüstungszustand auch eine Zunahme der Dämpfung, die in ihrer Wirkung nur schwer 
zu erfassen ist.  

Die Erregung lokaler Strukturen resultiert in den meisten Fällen, ausgehend von den glo-
balen Schiffsschwingungen, aus einer sekundären Wegerregung an den Rändern der 
Flächentragwerke, wobei Frequenz, Amplitude und Phasenlage die wesentlichen Parame-
ter sind. So ist für eine vollständige Erfassung des dynamischen Verhaltens lokaler Struk-
turen auch das Schwingungsverhalten der sie führenden globalen Struktur in die Betrach-
tung mit einzubeziehen. Im Schiffsbetrieb auftretende Schwingungspegel werden somit 
durch einer Überlagerung globaler und lokaler Komponenten bestimmt. Zusammenfas-
send sind in Abbildung 2.1 die beschriebenen Strukturelemente sowie die dazugehörigen 
charakteristischen Frequenzbereiche (entnommen aus [1]) dargestellt. 

Lokale Strukturen Globale Struktur (Schiffskörper) 

Deckshaus und Hinter-
schiffsbereich 

Große Decksstrukturen 

Starr gelagerte 
2-Takt Motoren 

Elastisch gelagerte 
4-Takt Motoren 

1                2                     5              10              20                   50 
 

      Frequenz [Hz]  

Abbildung 2.1: Schiffbauliche Strukturelemente und deren charakteristische Eigenfre-
quenzen 

 

2.2  Vorhersage des Schwingungsverhaltens  

Bei der rechnerischen Vorhersage des Schwingungsverhaltens schiffbaulicher Strukturen 
hat sich die Anwendung der Finite-Elemente-Methode [2] durchgesetzt. Die Treffsicherheit 
dieses Berechnungsverfahrens hat vor allem durch die Steigerung der räumlichen Auflö-
sung der Rechenmodelle ständig zugenommen. Unsicherheiten bei der Auswahl und 
Festlegung notwendiger Berechnungsparameter setzen der Genauigkeit bei der Voraus-
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berechnung des Eigen- und insbesondere des Zwangsschwingungsverhaltens schiffbauli-
cher Konstruktionen aber Grenzen. 

 

2.2.1 Globale Schiffsstrukturen 

2.2.1.1 Rechnerische Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens 

Berechnungsmodelle zur Ermittlung des globalen Schwingungsverhaltens von Schiffs-
strukturen besitzen in der Regel 20- bis 40-tausend Freiheitsgrade [1], weisen eine an die 
Hauptstruktur angepasste räumliche Auflösung auf und ermöglichen die Vorhersage von 
Eigenfrequenzen bis ca. 20 Hz. Die Steifigkeit der Schiffsstruktur wird dabei unter Ver-
wendung von Schalen- und Balkenelementen modelliert. Neben der Masse der Schiffs-
struktur ist es notwendig, zusätzliche Massen zu berücksichtigen. Hierzu zählen Massen 
von Ausrüstung, Tankfüllung, Beladung sowie hydrodynamische Massen. Die Masse der 
Schiffsstruktur wird mit Hilfe der geometrischen Informationen des FE-Modells und ent-
sprechenden Werkstoffparametern über die Elementmassen festgelegt, kann aber auch 
auf die Elementknoten kondensiert und mit Hilfe von Masseelementen implementiert wer-
den. Massen von Ausrüstungsgegenständen, Tankfüllungen sowie Beladung werden 
durch Masseelemente an den Elementknoten des FE-Modells berücksichtigt. 

Die hydrodynamischen Massen erfassen den Trägheitswiderstand des Wassers an den 
benetzten Außenflächen des Schiffskörpers. Die wirksamen hydrodynamischen Massen 
sind dabei abhängig von Tiefgang, Wassertiefe sowie Schwingform bzw. Frequenz. Im 
Schiffbau war es lange Jahre üblich, hydrodynamische Massen nach der Methode von 
LEWIS [3] zu ermitteln. Bei dieser 2-dimensionalen Methode ist es u. a. notwendig, die 
wirksamen Massen zu verschiedener Schwingformen durch Korrekturfaktoren anzupas-
sen. Ein Rechenmodell liefert somit genau genommen nur für die der Korrektur zugrunde 
liegende Schwingform (meist 5-Knoten Biegeschwingung vertikal) die richtigen Ergebnis-
se. Auch stößt dieses Verfahren bei speziellen Vor- und Hinterschiffsgeometrien an seine 
Grenzen. Der große Vorteil der Methode von Lewis ist aber die einfache rechentechni-
sche Handhabbarkeit, da die Hydromassen ebenfalls in Form von Massenelementen an 
den Elementknoten implementiert werden können. In letzter Zeit kommen verstärkt Ver-
fahren zum Einsatz, die die hydrodynamischen Massen auf Grundlage einer gekoppelten 
Fluid-Struktur-Analyse ermitteln [4]. Vorteile dieses Verfahrens sind das Nichtvorhanden-
sein von Einschränkungen bezüglich Schwingform bzw. Frequenz sowie die Möglichkeit 
der Berücksichtigung von z.B. Flachwassereinflüssen. Rechentechnisch führt dieses Ver-
fahren allerdings zu einem erhöhten Aufwand, da die resultierenden Massenmatrizen 
meist voll besetzt sind. 

Da das dynamische Verhalten der globalen Schiffsstruktur wesentlich von Massebelegung 
und resultierendem Tiefgang beeinflusst wird, werden in der Regel verschiedene Varian-
ten der Massebelegung bei den Berechnungen berücksichtigt. Liegt abschließend ein 
Strukturmodell vor, welches die Steifigkeits- und Masseeigenschaften ausreichend be-
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schreibt, ist es möglich, Eigenwerte und Eigenvektoren über das Lösen des Eigenwert-
problems zu ermitteln. Die Lösung erfolgt unter Verwendung von Näherungsverfahren, 
wie z.B. der Methode von Lanczos (siehe [2]). 

 

2.2.1.2 Rechnerische Ermittlung erzwungener Schwingungen 

Generell besteht das Bestreben, Resonanzen der Schiffsstruktur mit potentiellen Erreger-
quellen zu vermeiden. Aufgrund der mit steigender Frequenz zunehmenden Modendichte 
ist dies im höheren Frequenzbereich praktisch kaum möglich. Daher ist neben der Kennt-
nis von Resonanzfrequenzen der Schiffsstruktur auch die Kenntnis von Schwingungsamp-
lituden bei verschiedenen Betriebszuständen (Wellendrehzahl) von großem Interesse. Die 
Ermittlung von Schwingungsamplituden bei vorgegebener Erregung kann mit Hilfe einer 
Zwangsschwingungsanalyse durchgeführt werden. Neben einer realitätsnahen Beschrei-
bung der Struktur durch Steifigkeits- und Massenmatrix sind zusätzliche Kenntnisse der 
erregenden Kräfte und Momente sowie des Dämpfungsverhaltens notwendig (Abbildung 
2.2).  

Quelle: MAN B&W 

 

Abbildung 2.2: Vorgehensweise zur Berechnung erzwungener Schwingungen 

Wie bereits im vorherigen Abschnitt beschrieben, erfolgt die Anregung der Schiffsstruktur 
hauptsächlich durch die Antriebsmaschine und den Propeller. Die von der Hauptmaschine 
ausgehenden Erregungen können mit ausreichender Genauigkeit ermittelt und in das Be-
rechnungsmodell implementiert werden. Im Fall der häufig eingesetzten starr gelagerten 
2-Takt Dieselmotoren müssen sowohl externe als auch interne Erregermomente berück-
sichtigt werden [5,6]. Während externe Erregermomente direkt in die Fundamentierung 

Erregende Kräfte und Momente der Haupt-
antriebsanlage z.B. 2-Takt Dieselmotoren 

Propellerinduzierte Kräfte und  
Momente 

Quelle: FSG 

Quelle: Aker Ostsee GmbH 
ϑ[%] 
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Finite-Element-Modell der Schiffsstruktur Dämpfungsannahmen  
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eingeleitet werden, führen interne Erregermomente zu einer Deformation des Motors und 
werden aufgrund einer endlichen Steifigkeit des Maschinengehäuses in die Fundamentie-
rung eingeleitet. Zur realitätsnahen Einleitung dieser Erregermomente in die Schiffsstruk-
tur ist darum die Einbeziehung eines Motormodells in das Gesamtmodell notwendig. Die 
Einbeziehung des Motormodells ermöglicht es außerdem, das Eigenschwingungsverhal-
ten der Hauptmaschine im Schiffsverband zu berücksichtigen. Charakteristische Eigen-
frequenzen liegen hierfür in einem Bereich zwischen 5 und 15 Hz, charakteristische 
Schwingformen sind die H-, L- und X-Form des Motors [7]. Das Eigenschwingungsverhal-
ten der Hauptmaschine kann bei der Einleitung der Erregung wesentlich sein. 

Die Erfassung propellerinduzierter Druckimpulse erfolgt oft unter Verwendung empirischer 
Prognoseverfahren [8, 9], ist aber insbesondere bei neuen Hinterschiffsformen und Pro-
pellergeometrien mit Unsicherheiten behaftet. Verbesserungen sind diesbezüglich von ei-
ner Ermittlung der zeitlichen und örtlichen Druckverläufe bei Anwendung moderner CFD-
Verfahren und einer anschließenden Übertragung auf das Strukturmodell zu erwarten 
[10]. 

Die Dämpfung ist ein weiterer wesentlicher Parameter bei der Ermittlung von Zwangs-
schwingungsamplituden. Im Gegensatz zu den Parametern Masse und Steifigkeit, welche 
auf Grundlage von Geometrie und Werkstoffkennwerten bestimmt werden können, ist die 
Ermittlung von Dämpfungsparametern auf theoretischem Weg nicht möglich. Grundlage 
für die Ermittlung von Dämpfungsparametern bilden im Allgemeinen experimentelle Un-
tersuchungen. Diese Art der Parameterermittlung bleibt allerdings auf Einzelfälle be-
schränkt, so dass die Verwendung von verallgemeinerten Annahmen gängige Praxis ist. 
Solche Annahmen über Dämpfungsparameter sind aber zum Teil mit großen Unsicherhei-
ten behaftet. Aufgrund des großen Einfußes der Dämpfung auf die Amplituden erzwunge-
ner Schwingungen erfolgt eine ausführlichere Betrachtung über das Dämpfungsverhalten 
schiffbaulicher Strukturen in den Abschnitten 2.3 und 2.4 sowie über Dämpfung allgemein 
im Abschnitt 4.3. 

Bei der Berechnung von Zwangsschwingungen wird grundsätzlich zwischen Lösungen im 
Zeitbereich und Lösungen im Frequenzbereich unterschieden. Da Schwingungserschei-
nungen im Schiffbau häufig durch Erregungen hervorgerufen werden, die harmonisch sind 
oder sich durch harmonische Reihen darstellen lassen, ist eine Lösung im Frequenzbe-
reich zweckmäßig. Wegen der numerischen Effektivität der Methode der modalen Überla-
gerung kann diese Methode auch auf Rechenmodelle schiffbaulicher Strukturen mit einer 
sehr großen Zahl an Freiheitsgraden angewendet werden. So ist es möglich, das Schwin-
gungsniveau für große Systeme in einem großen Frequenzbereich mit moderatem Auf-
wand zu berechnen. Lösungen im Zeitbereich hingegen werden bei Untersuchungen von 
Schiffsstrukturen nur in speziellen Fällen durchgeführt. 
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2.2.2 Lokale Schiffsstrukturen 

Ausführliche Untersuchungen zum dynamischen Verhalten globaler Schiffsstrukturen ent-
hält der zweite Teil dieses Forschungsberichtes. Der Vollständigkeit halber soll hier kurz 
auf wesentliche Aspekte eingegangen werden. 

Die Erregung lokaler Strukturen erfolgt, ausgehend von den globalen Schiffsschwingun-
gen, hauptsächlich durch eine sekundäre Wegerregung. Das Ziel ist es, eine Überhöhung 
von Schwingungsamplituden gegenüber dem globalen Pegel zu begrenzen. Grundlage 
dafür ist eine Vermeidung von Resonanzen der lokalen Struktur. Beispielsweise gibt es für 
Bereiche in Deckshäusern diesbezüglich die Empfehlungen [1], dass die niedrigste Eigen-
frequenz der lokalen Struktur größer sein sollte als Faktor 1.2 multipliziert mit der doppel-
ten Propellerblattfrequenz bzw. der Zündfrequenz der Hauptmaschine. Die Vorhersage 
des Schwingungsverhaltens lokaler Strukturen bleibt also auf die Ermittlung von Eigen-
schwingungen beschränkt. Für Strukturbereiche mit einfacher Geometrie, regelmäßiger 
Anordnung von Versteifungen, gleichmäßiger Masseverteilung usw. werden oft einfache 
analytische Verfahren zur Ermittlung der niedrigsten Eigenfrequenz verwendet. Für kom-
plexere Decksstrukturen ist eine Berechnung mit Hilfe der Finite-Elemente-Methode not-
wendig. Die Modellbildung erfolgt in der Regel unter Verwendung von Schalen- und Bal-
kenelementen. Schwierigkeiten bereiten hierbei die Festlegung von mittragenden Platten-
bereiten bei der Ermittlung von Querschnittskennwerten (Flächenträgheitsmomente) der 
Balkenelemente sowie die Festlegung von Randbedingungen (z.B. Einspannsteifigkeiten) 
an den Systemgrenzen. Schweißeigenspannungen können das dynamische Verhalten 
wesentlich beeinflussen [11]. Decksstrukturen sind im Allgemeinen mit zusätzlichen Mas-
sen in Form von Decksbelägen, Installationen, Einrichtungsgegenständen usw. beauf-
schlagt, die bei der Berechnung berücksichtigt werden müssen. Aufgrund von Unsicher-
heiten in der Modellbildung wird versucht, durch konservative Annahmen eine ausrei-
chende Sicherheit bei der Grundschwingung bezüglich Resonanz zu garantieren. Dies ist 
teilweise durch den Einfluss von Schweißeigenspannungen auf das Schwingungsverhal-
ten problematisch. Eine treffsichere Vorhersage von Eigenfrequenzen höheren Grades 
und somit eine Vermeidung von Resonanzerscheinungen mit Erregerfrequenzen höherer 
Ordnung ist im Allgemeinen nicht möglich. Zur Sicherstellung festgelegter Zwangsschwin-
gungsamplituden ist ebenfalls die Kenntnis des Dämpfungsverhaltens lokaler Strukturen, 
insbesondere unter Berücksichtigung von Decksbelägen und Ausrüstungsgegenständen, 
wichtig. 

 

2.3 Dämpfungsverhalten schiffbaulicher Strukturen  

Für die Dämpfung von Schiffsschwingungen ist in [1, 12, 13, 14, 15] ein Überblick über die 
physikalischen Ursachen und mögliche mathematische Ansätze für verschiedene Arten 
der Dämpfung gegeben. So tragen eine Vielzahl von physikalischen Mechanismen zur 
Dämpfung bei. 
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Materialdämpfung oder Hysteresedämpfung ist verursacht durch dissipierte Energie bei 
der Verformung des Materials. Dieser Dämpfungsanteil ist an Materialproben gut erforscht 
[16, 17] und insbesondere für Stahl klein und über weite Frequenzbereiche konstant. Ge-
messene Dämpfungsgrade sind nach [18] für Stahl: ϑ = 0.16 - 0.5 % und Aluminium:    
ϑ = 0.5 - 0.7 %. 

Strukturdämpfung oder Konstruktionsdämpfung ist verursacht durch dissipative Effekte an 
festen und verschieblichen Verbindungen (Niet-, Schraub- oder Schweißverbindungen). 
Aber auch Vorspannungen können zu einer Zunahme der Dämpfung führen [16]. Den 
weitaus größten Anteil bei schiffbaulichen Strukturen haben aber Decksbeläge, Installati-
onen (Rohrleitungen, Kabelbäume etc.) sowie Inneneinrichtungen. In [1] sind hierfür etwa 
ϑ = 4 – 10 % angegeben. 

Hydrodynamische Dämpfung oder Abstrahlungsdämpfung erfolgt hauptsächlich über eine 
Energiedissipation durch Oberflächenwellen und Grenzschichtenreibung. Dabei kann an-
genommen werden, dass bei den Strukturschwingungen im gegebenen Frequenzbereich 
der Effekt der Grenzschichtenreibung gegenüber der Dissipation durch Oberflächenwellen 
vernachlässigt werden kann [14]. Insgesamt sind die hydrodynamischen Dämpfungseffek-
te im untersuchten Frequenzbereich eher als gering einzuschätzen. Eine Trennung und 
Bewertung von strukturellen und hydrodynamischen Dämpfungsanteilen ist nur in Modell-
versuchen möglich. 

Ladungsdämpfung ist stark abhängig von der Ladungsart (Container, flüssige Ladung, 
Stückgut u.a.) und wenig untersucht. Eine Zunahme der Dämpfung ist nur dann möglich, 
wenn es zu einer Relativbewegung zwischen Schiff und Ladung bzw. innerhalb der La-
dung kommt. Allgemein wird angenommen, dass Ladung die Dämpfung vergrößert. Auf-
grund der schwierigen Quantifizierung wird diese Dämpfung oft als eine zusätzliche Si-
cherheit betrachtet [13]. In [19] wird für Container bei harmonischer Anregung ein mittlerer 
Dämpfungsgrad von ϑ = 10,4 % angegeben. 

Mechanische Dämpfung oder konzentrierte Dämpfung tritt z.B. auf in Torsions- oder 
Längsschwingungsdämpfern von Kurbelwellen sowie Hydraulik- oder Reibquerabstützun-
gen von Motoren. Angaben zu Dämpfungseigenschaften diskreter Dämpfer sind meist ge-
sichert möglich. 

Neben den Wirkmechanismen der Dämpfung ist außerdem die Verteilung der Dämpfung 
ein viel diskutierter Aspekt [15, 20, 21]. Ein weit verbreiteter Standard ist die Annahme ei-
ner massen- und steifigkeitsproportionalen Dämpfungsverteilung. Sie ermöglicht die An-
wendung des effektiven Verfahrens der modalen Überlagerung bei der Berechnung er-
zwungener Schwingungen. Diese Proportionalität der Dämpfungsverteilung ist bei lokalen 
Dämpfungskonzentrationen, wie sie z.B. bei ausgerüsteten Decksstrukturen (Kabinen, 
Kabelbäume etc.) oder lokalen Dämpfern (Motorquerabstützung) auftreten können, nicht 
mehr gegeben. Hieraus ergeben sich Besonderheiten bei der Belegung der Dämpfungs-
matrix, die bei einer Nichtberücksichtigung zu Abweichungen zwischen berechnetem und 
gemessenem Systemverhalten führen können. Bei Berücksichtigung nicht-proportionaler 
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Dämpfungseffekte ist die Anwendung des Verfahrens der modalen Überlagerung proble-
matisch. Vertiefend werden das Problem der Dämpfungsverteilung sowie die Möglichkei-
ten zur mathematischen Beschreibung des Dämpfungsverhaltens im Abschnitt 4.3 be-
handelt. 

 

2.4 Experimentelle Untersuchungen zum Dämpfungsverhalten 
schiffbaulicher Strukturen in der Fachliteratur 

Die Dämpfung von Schiffsschwingungen ist seit mehr als 40 Jahren Gegenstand von Un-
tersuchungen. Dabei wurden in den meisten Fällen für die niedrigsten Grade vertikaler 
Schiffskörperschwingungen die Dämpfungsgrade ϑ ermittelt. In den letzten Jahren wur-
den zunehmend auch Dämpfungskennwerte für höherfrequente Schiffskörperschwingun-
gen sowie für lokale Strukturen bestimmt. Die Untersuchungen basieren dabei auf unter-
schiedlichen experimentellen Vorgehensweisen sowie auf nachfolgend dargestellten Iden-
tifikationsverfahren. 

 

2.4.1 Angewandte Verfahren zur Dämpfungsidentifikation 

Die Identifikation dynamischer Parameter beruht im Allgemeinen auf einer Auswertung 
experimentell ermittelter Strukturantworten. In Abhängigkeit der verwendeten Verfahren 
kann auch die Anregung der Struktur mit einbezogen werden. Vorraussetzung ist dafür 
dann die zusätzliche Ermittlung der entsprechenden Erregerkräfte. Generell ist aber eine 
Anregung der Schiffsstruktur auf geeignete Weise durchzuführen. In [22] ist eine Über-
sicht zu den verschiedenen Arten von möglichen Erregersignalen gegeben. Für schiffbau-
liche Strukturen werden unterschiedliche Arten der Anregung verwendet. Das Ziel sollte 
dabei immer eine optimale Anregung der Struktur bei minimalem zeitlichem und materiel-
lem Aufwand sein, um durch eine Vielzahl von Untersuchungen eine gesicherte Datenba-
sis zu erhalten. 

Bei der harmonischen Anregung wird die Struktur in festgelegten Frequenzschritten durch 
eine harmonische Erregerkraft schrittweise erregt und die Strukturantwort jeweils nach 
dem Einstellen des eingeschwungenen Zustandes ermittelt. Die harmonischen Erreger-
kräfte können unterschiedlich realisiert werden. Zur Ermittlung globaler Schiffsschwingun-
gen können Unwuchterreger sowie hydraulische Erreger (Hydropulszylinder mit Erreger-
masse) eingesetzt werden. Bei Unwuchterregern nimmt die Erregerkraft quadratisch mit 
der Drehzahl (bzw. Erregerfrequenz) zu, was insbesondere die Erregung im unteren Fre-
quenzbereich einschränkt. Der Einsatz von großen harmonischen Erregern ist immer mit 
hohen Kosten verbunden. Auch ist der zeitliche Aufwand bei großen Frequenzbereichen 
und hohen Frequenzauflösungen erheblich und kann z.B. auf Probefahrten kaum noch 
realisiert werden. In den meisten Fällen ist die Erregung auch auf einen Strukturpunkt be-
grenzt, was die vollständige Anregung aller interessierenden Eigenschwingungen ein-
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schränken kann. Hervorzuheben ist aber der vergleichsweise hohe Energieeintrag in die 
einzelnen Frequenzlinien bei dieser Art der Anregung. Für lokale Strukturen ist der Ein-
satz kostengünstigerer elektrodynamischer Erreger möglich. Eine weitere, oft angewende-
te Möglichkeit der harmonischen Erregung, jedoch meist mit beschränkter Aussagekraft 
bzgl. der dynamischen Parameter, bieten Hochfahrvorgänge der Hauptmaschine. 

Die Impulsanregung ist eine Form der transienten Anregung und ist im Bereich des Ma-
schinenbaus weit verbreitet [23, 24]. Werden die Erregerkräfte bei der Parameteridentifi-
kation mit berücksichtig ist durch Anwendung von z.B. der Fouriertransformation eine 
Analyse im Frequenzbereich notwendig. Die Impulsanregung bietet den Vorteil von gerin-
gem zeit- und gerätetechnischem Aufwand. Durch begrenzte Erregermassen (zur Impuls-
anregung) ist der Energieeintrag in die Struktur vergleichsweise gering. Zur Realisierung 
von messbaren Strukturantworten globaler Schiffsstrukturen müssen entweder die Erre-
germasse vergrößert oder entsprechend empfindliche Sensoren verwendet werden. Letz-
teres ist praktisch erst in der jüngeren Zeit möglich. Sehr geeignet ist diese Anregung für 
lokale Strukturen. Einfache Formen der transienten Anregung sind außerdem z.B. Slam-
mingstöße durch Seegang, Ankerfallversuche usw., die meist eine Anwendung einfacher 
Auswerteverfahren zur Folge haben. 

Eine stochastische Anregung kann durch Umgebungsbedingungen wie z.B. Wind und 
Wellen erfolgen. Diese aus den Umgebungsbedingungen resultierenden Erregerkräfte 
sind zeitlich und örtlich stochastisch verteilt und können als gefiltertes weißes Rauschen 
angesehen werden [25, 26]. Eine Ermittlung von Erregerkräften ist dabei nicht möglich. 
Solche Untersuchungen erfordern lange Messzeiten sowie spezielle Auswerteverfahren 
[26] (siehe auch Kapitel 5 und 6). Eine stochastische Anregung kann ebenfalls unter Ver-
wendung servohydraulischer Erreger realisiert werden. Im Vergleich zur harmonischen 
Anregung führt dies zur Verringerung des Zeitaufwandes bei allerdings gleichzeitig redu-
ziertem Energieeintrag. 

In Abhängigkeit von der verwendeten Art der Anregung und der Berücksichtigung von Er-
regerkräften sind unterschiedliche Arten der Dämpfungsidentifikation anwendbar. Eine 
Zusammenfassung verschiedener Verfahren kann [14] entnommen werden, detaillierte 
Erläuterungen werden z.B. in [22] gegeben. Im einfachsten Fall erfolgt die Ermittlung der 
Dämpfung über die Auswertung des Abklingverhaltens einer aufgezeichneten Aus-
schwingkurve oder bei erzwungenen Schwingungen über das Verfahren der Halbwerts-
breite (siehe auch [27]). Erfolgt eine zusätzliche Messung der Erregerkräfte, können die 
Dämpfungsparameter auf Grundlage von Übertragungsfunktionen ermittelt werden. Ver-
tiefende Informationen zur experimentellen Ermittlung der dynamischen Parameter sind 
im Kapitel 5 dargestellt. 
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2.4.2 Identifizierte Dämpfungsparameter 

2.4.2.1 Globale Schiffsschwingungen 

Experimentelle Untersuchungen zur Identifikation von Dämpfungsparametern globaler 
Schiffsstrukturen wurden vielfältig ausgeführt. Eine Zusammenstellung früher Untersu-
chungen findet sich z.B. in [13, 14] darin enthalten sind Arbeiten von [28, 29, 30, 31, 32] 
Die Untersuchungen wurden auf Grundlage von Abklingkurven oder Vergrößerungsfunkti-
onen (Schiffsbetrieb oder Erregermessung) ausgeführt. Die bekannten Messungen zeigen 
sehr starke Streuungen, die sowohl Ursachen in verschiedenen Schiffstypen und Ladun-
gen haben, aber auch durch die unterschiedlichen Mess- und Auswertemethoden verur-
sacht sein können [14]. 

 
ϑ [%] 

Tomita 

 

Abbildung 2.3: Dämpfungsgrade globaler Schiffskörperschwingungen von Schwin-
gungsmessungen an unterschiedlichen Frachtschiffen, aus [33] 

 

In Abbildung 2.3 sind die von SCHMITZ [33] für zehn Frachtschiffe (Länge ca. 100 –180 m) 
aus Messungen ermittelten Dämpfungsgrade ϑ zwischen 0.5 und 2.5 % im Frequenzbe-
reich 1.5 bis 7 Hz angegeben. Die Dämpfungsparameter wurden auf Grundlage von Ver-
größerungsfunktionen bestimmt, die während des Hochfahrvorganges der Hauptmaschine 
an unterschiedlichen Messstellen aufgezeichnet wurden. In der Abbildung mit enthalten 
sind die in [13] zusammengefassten Näherungsformeln verschiedener Autoren. Die Fre-
quenzabhängigkeit der globalen Dämpfung bestätigt sich in diesen Ergebnissen, die 
Dämpfungswerte im Bereich unterhalb 3 bis 4 Hz von SCHMITZ sind allerdings größer als 
die Prognosen der anderen Autoren. Für den Bereich der Aufbautenschwingungen (10 bis 
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18 Hz) werden von SCHMITZ in [34] für zwei Schiffe Dämpfungsgrade ϑ zwischen 2 und 6 
% angegeben. 

Von GEßNER werden in [35] Untersuchungen zur Ermittlung von Dämpfungskennwerten 
an LoRo- und Containerschiffen vorgestellt. Die Untersuchungen wurden im Rahmen von 
Probefahrten (Wassertiefe: 4 - 5facher Tiefgang) unter Verwendung eines elektro-servo-
hydraulischen Schwingungserregers (Hydropulszylinder: 63 kN, Masse: 800 kg) ermittelt. 
Der Erreger war für die Untersuchungen am LoRo-Schiff (Abbildung 2.4) in der Propeller-
ebene positioniert, erregt wurde in vertikaler und horizontaler Richtung. 

Am Containerschiff (Abbildung 2.5) wurde der Erreger am Heckspiegel aufgestellt, die Er-
regung erfolgte in Vertikalrichtung. Die Frequenzschrittweite und somit die Frequenzauflö-
sung der ermittelten Frequenzgänge lag zwischen 0.1 und 0.3 Hz. Die Parameteridentifi-
kation erfolgte auf Grundlage der Theorie des Einmasseschwingers (Einfreiheitsgrad-
Verfahren). Da die Frequenzauflösung von 0.3 Hz zu hoch für eine korrekte Dämpfungs-
identifikation war, konnten nicht für alle identifizierten Eigenfrequenzen Dämpfungspara-
meter bestimmt werden. Eine höhere Frequenzauflösung war aber aufgrund des einge-
schränkten Zeitangebots im Rahmen der Probefahrt nicht realisierbar. Eine Auswahl an 
ermittelten Dämpfungsparametern ist in den Abbildungen 2.4 und 2.5 dargestellt. In den 
Diagrammen mit enthalten ist auch ein Vorschlag des ISSC [36] zur Dämpfung von 
Schiffskörperschwingungen. Abschließend wird in [35] geschlussfolgert, dass die große 
Streubreite der ermittelten und aus der Literatur bekannten Dämpfungskennwerte der Ge-
nauigkeit von Zwangsschwingungsprognosen Grenzen setzt. Methodische Streuungen 
lassen sich durch eine Vervollkommnung experimenteller Techniken verringern, Unsi-
cherheiten bei der Übertragung auf andere Schiffstypen werden bleiben.  

WILLICH [14] ermittelte Dämpfungskennwerte an Binnenfrachtschiffen unter Verwendung 
der Stoßanregung mittels eines Fallhammers (Masse 120 kg). Die Erregerkraft wurde 
durch eine DMS-Kraftmessplatte, die Systemantworten mit piezoelektrischen Beschleuni-
gungsaufnehmern gemessen. Aus den aufgezeichneten Kraftverläufen am Anregungs-
punkt und den Beschleunigungsantworten an ausgewählten Strukturpunkten wurden 
Übertragungsfunktionen ermittelt. Die Identifikation der modalen Parameter (Eigenfre-
quenzen, Dämpfungen) erfolgte unter Verwendung von Mehrfreiheitsgrad-Verfahren 
(Phasentrennungstechnik). Die Messungen der Schubleichter erfolgten im Hafen und oh-
ne Ladung, Festmacher wurden weitestgehend gelockert. Das Binnentankschiff war halb 
beladen. Informationen über die Empfindlichkeit der Aufnehmer, Frequenzauflösungen 
oder Anzahl und Verteilung von Messstellen liegen nicht vor. Die identifizierten Dämp-
fungskennwerte für die 4 Schiffe sind in Abbildung 2.6 zusammengefasst. Auch hier kann 
eine Zunahme der Dämpfung mit steigender Frequenz festgestellt werden. 
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Abbildung 2.4: Dämpfungsgrade globaler Schiffskörperschwingungen aus Schwin-
gungsmessungen an einem LoRo-Schiff, aus [35] 

 

 

Abbildung 2.5: Dämpfungsgrade globaler Schiffskörperschwingungen aus Schwin-
gungsmessungen an einem Containerschiff, aus [35] 
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Abbildung 2.6: Dämpfungsgrade vertikaler Schiffskörperschwingungen von Binnen-

KER [37] führten experimentelle Untersuchungen zu Identifikation 

nd LANGECKER [37] wurden ebenfalls Untersuchungen unter Verwendung 

frachtschiffen, aus [14] 

THORBECK und LANGEC

des Dämpfungsverhaltens globaler Schiffsstrukturen ebenfalls unter Verwendung eines 
servohydraulischen Schwingungserregers an einem Containerschiff (Länge: 152 m) durch 
(siehe auch GESSNER [35]). Aufgrund des außerordentlichen Zeitaufwandes bei der An-
wendung einer harmonischen Erregung wurde hier eine Pseudo-Zufallserregung ange-
wendet. Zur Optimierung der Anregung wurde der Frequenzbereich in verschiedene Fre-
quenzbänder unterteilt, in denen jeweils verschiedene Erregersignale mit einer Zeitdauer 
zwischen 256 und 58 sec genutzt wurden. Die Übertragungsfunktionen (Frequenzgänge) 
wurden auf Grundlage der gemessenen Erregerkräfte und der Schwinggeschwindigkeiten 
an 12 ausgewählten Messstellen ermittelt. Die Frequenzauflösung lag zwischen 0.02 und 
0.08 Hz. Von Vorteil waren die stark reduzierten Messzeiten bei erhöhter Frequenzauflö-
sung, nachteilig wirkte sich aber der reduzierte Energieeintrag aus. So konnte für den 
Frequenzbereich unter 5 Hz aufgrund des Seegangseinflusses keine zufrieden stellende 
Auswertung durchgeführt werden. Für höhere Frequenzen wurde eine zunehmende 
Streuung der identifizierten Dämpfungsparameter registriert. Ursachen dafür könnten die 
zunehmende spektrale Dichte der Eigenfrequenzen, eine abnehmende Frequenzauflö-
sung, die zunehmende modale Kopplung sowie Effekte nicht-proportionaler Dämpfungs-
verteilung sein. 

Von THORBECK u
der Random-Decrement (RD)-Technik als mögliche Alternative zur Frequenzgangmes-
sung angewendet. Die RD-Technik [38] nutzt die Schwingungsantworten der Struktur auf 
eine Zufallsanregung durch z.B. Seegang, Ankerfall oder Wind. Es wird davon ausgegan-
gen, dass sich die Strukturantwort aus einem zufälligem (stochastischen) und einem de-
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terministischem Anteil (Impulsantwort) zusammensetzt. Der erste Anteil kann durch Mitte-
lungen entfernt, aus dem Zweiten können die dynamischen Parameter bestimmt werden. 
Die besten Ergebnisse wurden während einer Probefahrt bei treibendem Schiff im See-
gang (Stärke 5) mit Slamming-Stößen am Heck sowie Ankerkettenfall ermittelt. Die Mess-
zeit betrug 150 Sekunden. Es konnte festgestellt werden, dass die Random-Decrement-
Technik eine wirtschaftlich sehr vorteilhafte Methode zur Bestimmung von Eigenfrequen-
zen und modalen Dämpfungen ist. Die Tatsache, dass dieses Verfahren keine Absolut-
werte für die modalen Nachgiebigkeiten liefert (unskalierte Eigenvektoren) kann in vielen 
praktischen Anwendungen toleriert werden. Als das Hauptproblem bei der Anwendung im 
Schiffbau wurde das Fehlen typischer Zufallserregungen (wie z.B. Strömungen in der Luft-
fahrt) beschrieben. Slamming-Stöße und kurzwelliger Seegang regen nur die niedrigeren 
Eigenfrequenzen an und sind nicht planbar. Zum Nachweis höherer Eigenfrequenzen wird 
auch die Aufzeichnung von Beschleunigungssignalen empfohlen. Nachgedacht wurde 
ebenfalls über den zusätzlichen Einsatz kostengünstiger elektrodynamischer Erreger zur 
stochastischen Anregung. In Abbildung 2.7 sind die aus den unterschiedlichen Versuchen 
identifizierten Dämpfungsgrade dargestellt. Für den Frequenzbereich bis ca. 5 Hz wurden 
die Ergebnisse unter Anwendung der Random-Decrement-Technik ermittelt, für Frequen-
zen größer 5 Hz mit Hilfe der Pseudozufalls-Erregung. Bemerkenswert sind die relativ 
niedrigen Werte für den Dämpfungsgrad ϑ  zwischen 0.2 und 5 %.  
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Abbildung 2.7: Zusammenstellung von identifizierten Eigenfrequenzen und modalen 

Frequenz [Hz] 

Dämpfungsgraden (Mittelwerte ausgeprägter Resonanzen) eines Containerschiffes, aus 
[20] 
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In [20, 37] werden ebenfalls Überlegungen zur Erfassung nichtproportionaler Dämpfung 
und zu den Möglichkeiten der Gewinnung nichtmodaler Dämpfungsparameter aus Mes-
sungen angestellt. Es ist aber zu erwarten, dass globale Schiffskörperschwingungen für 
verschiedene Schiffstypen trotz verbesserter Dämpfungsmodelle und numerischem Fort-
schritt wegen fehlender Dämpfungsparameter aus Experimenten in den nächsten Jahren 
überwiegend auf Grundlage frequenzabhängiger modaler Dämpfungsgrade ermittelt wer-
den.  

Von CABOS und IHLENBURG ist in [15] ein Konzept zur Erfassung der Dämpfung globaler 
Schwingungen mit Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) angegeben. Es wird ein all-
gemeiner Dämpfungsansatz für eine FE-basierte Schwingungsanalysen hergeleitet, mit 
dem neben globalen Dämpfungseffekten (modale Dämpfung) auch lokal (auf Element-
ebene) sowohl innere als auch äußere Dämpfungseffekte erfasst werden können. Dieser 
Ansatz führt zu einer nicht-proportionalen Verteilung der Dämpfung im Rechenmodell 
(siehe auch Abschnitt 4.3) und erfordert für eine effektive Lösung spezielle Lösungsver-
fahren. Es wird gezeigt, dass die üblichen Dämpfungsmodelle der proportionalen oder 
modalen Dämpfung sich als Spezialfälle dieser verallgemeinerten Dämpfung ergeben. 
Grundlage für die Ermittlung der Dämpfungsparameter bildeten experimentelle Untersu-
chungen an drei Beispielschiffen (Containerschiffe mit einer Länge zwischen 200 und 255 
m). Die Messungen wurden auf Ladungsreisen in Tiefwasser bei ruhiger See und abge-
schalteter Hauptmaschine durchgeführt. Die Erregung erfolgte mit einem Unwuchterreger 
(DF5l der Fa. Schenck) in vertikaler und horizontaler Richtung im Hinterschiffsbereich. Die 
Antwortsignale wurden am Deckshaus und im Hinterschiffsbereich aufgezeichnet. Die 
Frequenzauflösungen lagen zwischen 0.1 und 1 Hz in einem Frequenzbereich von 5 bis 
25 Hz. 

Die ermittelten Systemantworten dienten als Basis für die Anpassung von Dämpfungspa-
rametern in den Berechnungsmodellen. Dazu wurden zahlreiche Variantenrechnungen 
durchgeführt, wobei die hydrodynamische Massenmatrix mit Hilfe der Boundary-Element-
Methode (BEM) [4] ermittelt wurde. Die Berechnungen zeigen in Verbindung mit experi-
mentellen Untersuchungen, in welchen Bereichen und in welcher Relation von lokaler zu 
globaler Dämpfung, eine deutlich bessere Übereinstimmung von Prognose- und Messwer-
ten erreichbar ist. Beispielsweise konnte durch die Überlagerung schwacher globaler 
Dämpfung von ϑ = 1 % mit starker lokaler Dämpfung von ϑ = 10 % im Deckshaus im obe-
ren Frequenzbereich ab 10 Hz eine verbesserte Übereinstimmung zwischen Rechnung 
und Messung erzielt werden. Im unteren Frequenzbereich werden lokale Ansätze kaum 
wirksam. Weiterhin wurde festgestellt, dass Berechnungen mit einer konstanten globalen 
Dämpfung von ϑ = 3% die globalen Schiffskörperschwingungen ausreichend erfassen, 
aber Schwingungen bei Frequenzen größer 10 Hz zu stark gedämpft werden, was insbe-
sondere die Aufbautenschwingungen betrifft. Die Einbeziehung von Ladungsdämpfung 
hatte keinen erkennbaren Einfluss auf das Schwingungsverhalten. Erwähnt werden sollen 
auch die im Zusammenhang mit den Dämpfungsuntersuchungen ausgeführten Untersu-
chungen zur Anwendung verschiedener Verfahren zur Ermittlung hydrodynamischer Mas-
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sen [3, 4] und Untersuchungen zum Einfluss von Modellstruktur (Elementtypen, Netz) und 
Modellparametern (z.B. E-Modul). 

ϑ [%] 

8,0 
GL (beladenes Schiff) 

 

Abbildung 2.8: Annahmen zum frequenzabhängigen modalen Dämpfungsgrad für die 
Berechnung erzwungener globaler Schiffschwingungen, verwendet von den Klassifikati-
onsgesellschaften Germanischer Lloyd (GL) und Lloyd’s Register (LR) 

Unter Verwendung der in Abbildung 2.8 dargestellten Dämpfungsannahmen werden vom 
Germanischen Lloyd [1] gesicherte Ergebnisse für die Vorausberechnung erzwungener, 
globaler Schwingungen von Containerschiffen mit unterschiedlichen Beladungszuständen 
erhalten. Diese Vorgehensweise stellt eine Verwendung frequenzabhängiger modaler 
Dämpfungsgrade in FE-Modellen dar und führt zu proportionalem Dämpfungsverhalten. 
Die Klassifikationsgesellschaft Lloyd’s Register verwendet zur Vorhersage erzwungener 
Schwingungen von Schiffsstrukturen, wie ebenfalls in Abbildung 2.8 dargestellt, eine qua-
litativ ähnliche Annahme zum Dämpfungsverhalten, jedoch mit geringeren Beträgen der 
Dämpfungskennwerte [39]. Auch wird nicht zwischen unterschiedlichen Beladungszu-
ständen unterschieden. 

 

2.4.2.2 Lokale Schiffsschwingungen 

Lokale Schwingungen auf Schiffen können an sehr unterschiedlichen Strukturen auftre-
ten, wie z.B. an starr oder elastisch gelagerten Motoren, Wellenleitungen im Achterschiff, 
Masten, Tanks oder Decks in Aufbauten. Im Folgenden soll die Erfassung von Dämp-
fungsparametern bei Decksschwingungen betrachtet werden. Maßgebend für die Dämp-
fung von Decksbereichen ist insbesondere die Strukturdämpfung, in geringerem Maße 
auch die Materialdämpfung. Experimentelle Untersuchungen sind, wie bei globalen 
Schwingungen, vorwiegend auf die Gewinnung von modalen Dämpfungsgraden ϑ ausge-
richtet, um diese nachfolgend in FE-Berechnungen zu verwenden. 

f [Hz] 

1,0 

2,0 

4,0 

6,0 GL (Ballastzustand) 

0,5 

0 10 20 

1,5 

5 

3,0 
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Von GROTH sind in [40], als Ergebnis experimenteller Untersuchungen auf Schiffen, 
Dämpfungsgrade für Decks ohne Einbauten von ϑ = 2 - 4 % und für Decks mit Einbauten 
von ϑ = 4 - 8 % angegeben. 

Von SCHMITZ und SCHLOTTMANN [34] wurden aus Messungen (Auswertung von Reso-
nanzkurven aus Schiffsbetrieb und mittels Erregermaschine) für Decks von vier Schiffen 
im Frequenzbereich zwischen 8 - 40 Hz Dämpfungsgrade von ϑ = 1 - 4,5 % ermittelt. Die 
Streubreite der Ergebnisse von ca. 40 Messpunkten ist groß. Dabei sind die Dämpfungs-
kennwerte der Decks vor und nach Ausrüstung im Mittel nicht wesentlich unterschiedlich 
und nicht mit der Frequenz ansteigend. Außerdem zeigte der Vergleich von Amplituden 
aus der FE-Rechnung mit einer Dämpfung von � = 3 % und Erregermessung für ein Auf-
bautendeck, dass die berechneten Amplituden wesentlich zu groß waren. Verursacht ist 
diese Abweichung sicher durch das Herauslösen des Decks aus der Gesamtstruktur für 
die FE- Rechnung, während bei der Messung mit Erreger aber die Gesamtstruktur ange-
regt wurde, also ein Energieabfluss über die Ränder der Teilstruktur erfolgte. Deshalb 
sollten experimentelle Dämpfungsuntersuchungen an Strukturen mit definierten System-
grenzen erfolgen, um Fehler bei der Übertragung auf andere Strukturen zu vermeiden. 

Nach [18] wurden für einen Schiffsboden Dämpfungsgrade zwischen ϑ = 6.4 - 9.4 % an-
gegeben. Nicht nur Decks- und Wandbeläge unterschiedlicher Art erhöhen die Struktur-
dämpfung, wesentlichen Anteil haben auch Anbauten wie Rohrleitungen, Kabelbäume 
und Inneneinrichtungen.  

Von THORBECK und LANGECKER [37] wurden zur Ermittlung des Dämpfungsverhaltens lo-
kaler Strukturen zwei Aufbautendecks (Bootsdeck, 1. Brückendeck, Decksfläche jeweils 
ca. 8 x 10 m) eines Containerschiffes untersucht. Die Anregung der Deckstrukturen erfolg-
te durch einen Impulshammer (Masse 27 kg) mit eingebautem Kraftsensor. Die Impuls-
dauer wurde durch die Steifigkeit der Schlagkalotte so eingestellt, dass ein Frequenzbe-
reich bis 40 Hz angeregt werden konnte. Die Strukturantworten wurden mit Beschleuni-
gungsaufnehmern aufgezeichnet und aus den resultierenden Frequenzgängen die moda-
len Parameter ermittelt. Die Untersuchungen erfolgten für unterschiedliche Ausrüstungs-
zustände der Decks. Abbildung 2.9 zeigt die Mittelwerte der identifizierten Dämpfungsgra-
des ϑ von jeweils 9 Messstellen auf den Decks für die Eigenschwingungen zwischen 16 
und 40 Hz für jeweils 3 Ausrüstungszustände (Rohbau, mit Decksbelag, ausgerüstet). Aus 
der Abbildung 2.9 ist ebenfalls ersichtlich, dass das Dämpfungsverhalten wesentlich durch 
Installationen wie Kabelbäume und Rohrleitungen beeinflusst wird. Entsprechendes kann 
den Dämpfungsparametern des ersten Brückendecks im Rohbau entnommen werden, 
das zum Messzeitpunkt bereits mit Installationen versehen war. Auch wurde festgestellt, 
dass das Wirken nicht-proportionaler Dämpfungen bei lokalen Strukturen auffälliger ist als 
bei globalen. 
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ϑ [%] 

f[Hz] 

Abbildung 2.9: Mittelwerte modaler Dämpfungsgrade von zwei Aufbautendecks in ver-
schiedenen Fertigungszuständen, aus [20]  

 

2.4.2.3 Zusammenfassung zur Dämpfungsidentifikation 

Zur den ermittelten Dämpfungsparametern von sowohl lokalen als auch globalen Schiffs-
strukturen kann abschließend die allgemeine Aussage getroffen werden, dass: 

• sehr unterschiedliche Werte für das Dämpfungsverhalten von Schiffsstrukturen ermit-
telt wurden, 

• besonders im höheren Frequenzbereich wegen der zunehmenden Modendichte die 
Eigenschwingungen nicht mehr genau separiert und modale Dämpfungsparameter 
nur schwer ermittelt werden können, 

• die Dämpfung im Allgemeinen mit steigender Frequenz zunimmt. 

Weiterhin kann festgestellt werden, dass, vom Standpunkt der experimentellen Identifika-
tion, die Untersuchungen von THORBECK und LANGECKER die fortschrittlichsten sind. Ins-
besondere im Hinblick auf die globalen Schwingungen ist der Zusammenhang zwischen 
einer hohen Frequenzauflösung der ermittelten Frequenzgänge und den vergleichsweise 
sehr niedrigen identifizierten Dämpfungskennwerten sehr interessant. Wie bereits er-
wähnt, können in diesem Zusammenhang eine zu geringe Frequenzauflösung und die 
Zunahme der modalen Dichte im höheren Frequenzbereich zu Problemen bei der Identifi-
kation gekoppelter Moden und letztlich zu einer fehlerhaften Ermittlung von Dämpfungs-
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kennwerten führen. Die Anwendung der Random-Dekrement-Technik durch die Autoren 
als ein Verfahren der operativen Modalanalyse (OMA) im Bereich des Schiffbaus ist neu-
artig. Allerdings erscheinen die Messdauern vom heutigen Stand der Technik als zu kurz. 

Die Vorgehensweise von CABOS und IHLENBURG umgeht bewusst die Probleme der expe-
rimentellen Identifikation modaler Dämpfungsparameter und versucht die Abweichung 
zwischen gemessenen und berechneten Frequenzgängen zu minimieren. Hierbei ist nicht 
nur eine Anpassung von Dämpfungskennwerten sondern auch eine Beurteilung der Mo-
dellierung von Steifigkeit und Masse möglich. 

Wie aus der Zusammenfassung der Fachliteratur zu den bisherigen Arbeiten auf diesem 
Gebiet entnommen werden kann, bestand der Fokus hauptsächlich auf einer Ermittlung 
von Dämpfungsparametern. Wenige Autoren (z.B. THORBECK und LANGECKER [37], 
CABOS und IHLENBURG [15]) führten neben experimentellen auch rechnerische Untersu-
chungen auf Grundlage von Finite-Element-Modellen durch, um Experiment und rechneri-
sche Vorhersage zu vergleichen. Dieser Vergleich ist aber wesentlich, da eine richtige 
Annahme des Dämpfungsverhaltens erst im Zusammenwirken mit einer entsprechenden 
Modellierung von Masse und Steifigkeit eine genaue Vorhersage des dynamischen Ver-
haltens ermöglicht. 
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3. Zielstellung, Objekte und Vorgehensweise  

3.1 Zielstellung der Untersuchung 

Das allgemeine Ziel des hier vorgestellten Teils des Projektes ist es, einen Beitrag zur 
Verbesserung der Vorhersagegenauigkeit von globalen Schwingungsniveaus auf Schiffen 
zu leisten. Zu diesem Zweck wurden experimentelle und rechnerische Untersuchungen an 
globalen Schiffsstrukturen durchgeführt. 

Wie einleitend beschrieben, sind strukturseitig für eine treffsichere Vorhersage von 
Schwingungsamplituden im Schiffsbetrieb eine realitätsnahe Modellierung von Masse und 
Steifigkeit sowie realitätsnahe Annahmen zum Dämpfungsverhalten der globalen Schiffs-
struktur erforderlich. Zur Überprüfung der Genauigkeit der Modellierung sowie zur Ermitt-
lung von Dämpfungsparametern sind experimentelle Untersuchungen an der realen 
Schiffsstruktur notwendig. Im Rahmen dieses Projektes standen hierfür zwei grundsätzlich 
unterschiedliche experimentelle Verfahren, die klassische und die operative Modalanaly-
se, zur Verfügung. Experimentelle Untersuchungen konnten sowohl unter Werftbedingun-
gen als auch während der Probefahrt durchgeführt werden. 

Die Anwendung der klassischen Modalanalyse zur Ermittlung des dynamischen Verhal-
tens allgemeiner Strukturen kann als Stand der Technik eingeschätzt werden. Sie beruht 
auf einer messtechnischen Erfassung der Anregung und der Systemantworten. Bei der 
Anwendung dieses Verfahrens auf sehr große Strukturen treten jedoch Probleme bezüg-
lich der realisierbaren Systemantworten auf Grundlage einer künstlichen Anregung auf. 
Deshalb kam bei diesen Untersuchungen eine sehr große Erregermasse zur Stoßanre-
gung in Kombination mit hochempfindlichen piezoelektrischen Beschleunigungsaufneh-
mern zum Einsatz.  

Die operative Modalanalyse stellt eine Alternative zu dem klassischen Verfahren dar. Sie 
beruht auf einer stochastischen Anregung der Struktur durch die Umgebungsbedingungen 
und einer ausschließlichen Erfassung der Systemantworten, was insbesondere bei gro-
ßen, künstlich nur schwer erregbaren Strukturen von Vorteil sein kann. Eine Anwendung 
der operativen Modalanalyse auf Schiffsstrukturen wurde bislang noch nicht durchgeführt 

(mit Ausnahme einer Anwendung der Random-Decrement-Technik von THORBECK und 
LANGECKER [37]). Die Bewertung der beiden Verfahren erfolgt zum einen im Hinblick auf 
die Anregbarkeit der Schiffsstruktur sowie zum anderen hinsichtlich der Identifizierbarkeit 
der modalen Parameter. Die Grundlagen der klassischen und der operativen Modalanaly-
se werden im Kapitel 5 näher erläutert. 

Experimentelle Untersuchungen mit dem geringsten Aufwand lassen sich unter Werftbe-
dingungen durchführen. Die Aussagefähigkeit der ermittelten Ergebnisse bzw. deren Eig-
nung zur Bewertung der Modellierung können dabei aber u. a. durch die rechnerisch nur 
schwer zu erfassenden Einflüsse des Flachwassers sowie der Kaibegrenzung gemindert 
werden. Diese Einschränkungen treten bei Untersuchungen während einer Probefahrt 
bzw. unter Einsatzbedingungen nicht auf, auch sind für diesen charakteristischen Bela-
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dungszustand Rechenmodelle vorhanden. Einschränkungen treten hingegen bei der An-
wendbarkeit der klassischen Modalanalyse im Rahmen der Probefahrt bzw. des Einsatzes 
auf (siehe auch Abschnitt 6.2). Hieraus können somit folgende Zielstellungen für die expe-
rimentellen Untersuchungen an globalen Schiffsstrukturen abgeleitet werden: 

• Experimentelle Identifikation von Dämpfungsparametern unterschiedlicher Schiffsty-
pen zur Erweiterung der vorhandenen Datenbasis, 

• Experimentelle Ermittlung von Eigenfrequenzen und dazugehörigen Eigenschwing-
formen sowie des Übertragungsverhaltens zur Bewertung der Vorhersagegenauigkeit 
der Rechenmodelle (Ergebnisse von Eigen- und Zwangsschwingungsrechnung), 

• Bewertung der Anwendbarkeit der unterschiedlichen Verfahren der experimentellen 
Modalanalyse (klassisch und operativ), 

• Bewertung der unterschiedlichen Untersuchungsbedingungen (Werft, Probefahrt). 

Ziel von rechnerischen Untersuchungen ist es, rechnerische Vorhersagen für einen Ver-
gleich mit den experimentell ermittelten Eigenschwingungen und Zwangsschwingungs-
amplituden zur Bewertung der Vorhersagegenauigkeit bereitzustellen. Die für die numeri-
schen Untersuchungen verwendeten Berechnungsmodelle wurden von den jeweiligen 
Werften zur Verfügung gestellt. Einen weiteren  wichtigen Aspekt bei der Vorhersage des 
Schwingungsverhaltens im Schiffsbetrieb stellt eine realistische Implementierung der Er-
regermechanismen im Berechnungsmodell dar. Berücksichtigt werden in den hier vorge-
stellten Untersuchungen die Erregung durch die Hauptmaschine sowie die Propellererre-
gung als hauptsächliche Erregerquellen während des Schiffsbetriebs sowie zusätzlich die 
im Rahmen der klassischen Modalanalyse eingebrachte Stoßanregung. 

 

3.2  Objekte der Untersuchung 

Die Untersuchungen zum globalen dynamischen Verhalten von Schiffsstrukturen wurden 
an drei unterschiedlichen Schiffstypen durchgeführt. Dabei handelte es sich um 7 Contai-
nerschiffe gleicher Bauart (Typ CV2500) und zwei unterschiedliche RoRo-Schiffe. Sie 
werden in den Abbildungen 3.1 bis 3.3 vorgestellt. 

Länge: 208.0 m   
Breite: 29.8 m 
Hauptmaschine:  
2-Takt Diesel, 7 (8*) Zylinder 
Propeller:  
5 Blatt Festpropeller 
Nenndrehzahl: 113(108*) U/min 

 

 
Abbildung 3.1: Schiff 1: Containerschiff CV2500, Aker MTW Werft Wismar und Volkswerft 

Stralsund* 
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Abbildung 3.2: Schiff 2: RoRo-Schiff FSG**0, Flensburger Schiffbaugesellschaft (FSG) 

t (FSG) 

 

.1 beschriebenen Zielstellungen wurde eine Vielzahl 
hungen an den unterschiedlichen Schiffstypen durchgeführt. 

entellen Un-

 

Abbildung 3.3: Schiff 3: RoRo-Schiff FSG**1, Flensburger Schiffbaugesellschaf

3.3  Vorgehensweise 

Zum Erreichen der im Abschnitt 3.1
von experimentellen Untersuc
Hauptsächlich erfolgte die Anwendung der klassischen und der operativen Modalanalyse 
unter Werftbedingungen und während der Probefahrt. Zusätzlich wurden im Rahmen der 
Probefahrten von zwei Containerschiffen sowie während einer Einsatzfahrt Schwingungs-
amplituden bei Hochfahrvorgängen der Hauptantriebsanlage aufgezeichnet und ausge-
wertet. Neben den experimentellen Untersuchungen wurden Berechnungen zum Eigen- 
und Zwangsschwingungsverhalten mit den von den Werften bereitgestellten Finite-
Element-Modellen durchgeführt. Berechnungen zum Zwangsschwingungsverhalten um-
fassten die Einbeziehung sowohl der Stoßanregung (entsprechend der klassischen Mo-
dalanalyse) als auch der Erregung durch die Hauptmaschine und Propeller. 

Dynamische Kennwerte wurden für die unterschiedlichen Schiffstypen bei unterschiedli-
chen Umgebungsbedingungen aus allen zur Verfügung stehenden experim
tersuchungen ermittelt. Auf Grundlage der vorhandenen Ergebnisse aus Experiment und 
Berechnung waren umfangreiche Vergleiche und Bewertungen möglich. So konnten die 
unter Werftbedingungen ermittelten Ergebnisse der klassischen und der operativen Mo-
dalanalyse zur Bewertung der Eignung der beiden experimentellen Verfahren genutzt 
werden. Ein Vergleich der unter Werftbedingungen ermittelten Ergebnisse mit denen der 

Länge: 203.0 m   
Breite: 32.8 m 
Hauptmaschine:  

2 Z inder 

ller 

2×4-Takt Diesel, 1 yl
Propeller:  
4 Blatt Verstellprope
Nenndrehzahl: 103 U/min 

Länge: 199.8 m   
Breite: 26.5 m 

ylind r 

 

Hauptmaschine:  
2-Takt Diesel, 9 Z e
Propeller:  
4 Blatt Verstellpropeller  
Nenndrehzahl: 123 U/min
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Probefahrt ermöglichte eine Bewertung der unterschiedlichen Untersuchungsbedingun-
gen. Vergleiche von experimentell ermittelten Ergebnissen mit Berechnungsergebnissen 
dienten zum einen der Bewertung der Vorhersagegenauigkeit der verwendeten Berech-
nungsmodelle aber auch der Bewertung der verwendeten experimentellen Verfahren hin-
sichtlich der Identifizierbarkeit von Eigenschwingungen der Schiffsstruktur. Zu diesem 
Zweck erfolgten eine Zuordnung und ein Vergleich zwischen experimentell ermittelten Ei-
genfrequenzen und dazugehörigen Eigenschwingformen und den Ergebnissen von Ei-
genschwingungsberechnungen. Ein Vergleich zwischen experimentell ermittelten Fre-
quenzgängen (klassische Modalanalyse) und Ergebnissen von Zwangsschwingungsrech-
nungen bei Simulation der Stoßanregung ermöglichte eine erweiterte Bewertung der Mo-
dellierung von Masse und Steifigkeit als auch der Modellierung der Dämpfung (siehe auch 
Abschnitt 5.5). Zusätzlich wurden Ordnungsanalysen an aufgezeichneten Hochfahrvor-
gängen durchgeführt. Die Ergebnisse dienten ergänzend der Bewertung der Untersu-
chungsbedingungen, da sie zum Teil den auf Probe- bzw. Einsatzfahrten auswertbaren 
Frequenzbereich erweiterten. Die Strukturantworten von separierten Erregerordnungen 
wurden aber auch mit Ergebnissen von Zwangsschwingungsrechnungen bei Einbezie-
hung der entsprechenden Erregerordnungen verglichen. Als besonders geeignet erwies 
sich dabei das H-Moment der Hauptantriebsanlagen, da dieses bei 2-Takt Motoren im All-
gemeinen eine der Haupterregerquellen darstellt und als einzige Komponente in der ent-
sprechenden Erregerordnung auftritt. Der Verlauf dieser Erregermomente in Abhängigkeit 
von der Drehzahl zur Implementierung in die Berechnung wurde dabei vom Motorherstel-
ler bereitgestellt. Ein solcher Vergleich bot die Möglichkeit, die Vorhersagegenauigkeit von 
Schwingungsamplituden im Schiffsbetrieb, hier allerdings beschränkt auf eine Erreger-
komponente, zu bewerten. Erregerordnungen des Propellers (z.B. 5. Ordnung bei 5-Blatt-
Propeller (Propellerordnung)) sind im Allgemeinen nicht von den Erregerordnungen der 
Hauptmaschine separierbar. Liegen diese dann zusätzlich nicht in Frequenzbereichen 
ausgeprägter Eigenschwingungen der Schiffsstruktur, kann die Aussagefähigkeit der Un-
tersuchung allerdings eingeschränkt sein. In Abbildung 3.4 ist die Vorgehensweise noch 
einmal zusammenfassend dargestellt. 

Aufgrund organisatorischer und anderer spezifischer Gegebenheiten war es nicht mög-
lich, den gesamten Umfang der Untersuchungen auf alle Schiffe anzuwenden. Insbeson-
dere an den Containerschiffen konnten zum Teil nur einzelne Untersuchungen durchge-
führt werden. Auch konnten z.B. auf Probefahrten nicht immer Hochfahrvorgänge reali-
siert werden. Ebenso wurden Zwangsschwingungsrechnungen nur durchgeführt, wenn 
entsprechendes experimentelles Datenmaterial für einen Vergleich vorhanden war. Eine 
Übersicht zum Umfang der Untersuchungen kann Tabellen 3.1 entnommen werden. 
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Experimentelle Untersuchungen Rechnerische Vorhersagen 

Untersuchungen unter 
Werftbedingungen 

 

Abbildung 3.4: Durchgeführte experimentelle und rechnerische Untersuchungen sowie 
Möglichkeiten des Vergleichs der ermittelten Ergebnisse  

 

Tabelle 3.1: Übersicht der durchgeführten experimentellen und rechnerischen Untersu-
chungen zu globalen Schiffsschwingungen an verschiedenen Schiffen 

Experimentelle Untersuchungen FE-Berechnungen 

Schiff Kl. MA 

(Werft) 

OMA 

(Werft) 

OMA 

(Probe-

fahrt) 

OMA 

(Ein-

satz) 

Hoch- 

fahr 

HM 

Eigen. 
Zwang 

(Stoß) 

Zwang 

(Motor) 

Zwang 

(Prop.) 

Aker0*2 r     r    

Aker0*4 r     r    

Aker0*5 r     r    

Aker**5  r    r    

Aker**6  r    r    

Aker**9 r r r r r r r r r C
on

ta
in

er
 T

yp
 C

V2
50

0 

VWS**8 r  r  r r    

FSG**0 r r r   r    

R
oR

o 

FSG**1   r   r    

 

 

Untersuchungen unter 
Einsatzbedingungen 

Eigenschwingungsbe-
rechnung 

Klassische Modalanalyse 
Zwangsschwingungs-

rechnung Stoss 
Operative Modalanalyse 

Zwangsschwingungs-
rechnung Motorerregung 

Operative Modalanalyse 

Auswertung von Hochfahr-
vorgängen 

Möglichkeiten des Vergleichs 

Zwangsschwingungsrech-
nung Propelleranregung 
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4. Mathematische Modellierung mechanischer Systeme 

In diesem Abschnitt werden die mathematischen Grundlagen zur Beschreibung des dy-
namischen Verhaltens mechanischer Systeme zusammengefasst. Nach einer kurzen Vor-
stellung der dynamischen Grundgleichungen erfolgt eine Darstellung zu deren Entkopp-
lung. Diese Entkopplung ist sowohl für die effektive rechnerische Vorhersage des 
Schwingungsverhaltens durch die Anwendung der modalen Superposition als auch für die 
experimentelle Identifikation der Systemparameter von großer Wichtigkeit. Die Beschrei-
bung des Dämpfungsverhaltens innerhalb der Systemgleichungen ist für die Entkopplung 
der Systemgleichungen, für die Genauigkeit der Vorhersage von Zwangsschwingungs-
amplituden sowie für die experimentelle Identifikation der dynamischen Parameter von 
Bedeutung. Darum folgt auch hierzu ein gesonderter Abschnitt. Daraus abgeleitet wird 
abschließend eine Darstellung des Übertragungsverhaltens mechanischer Systeme ge-
geben. 

 

4.1  Dynamische Grundgleichungen  

4.1.1 Das gedämpfte System 

Ein mechanisches Kontinuum kann im allgemeinen Fall mit Hilfe eines diskreten mecha-
nischen Systems von n Freiheitsgraden beschrieben werden. Für die physikalische Koor-
dinaten q(t) erhält man dabei ein System von n gewöhnlichen Differentialgleichungen 
zweiter Ordnung in der Form 

)()()()( tttt fKqqDqM =++ .      (4.1) 

Die Massenmatrix M und die Steifigkeitsmatrix K beschreiben darin die Massen- und Stei-
figkeitsverteilung (physikalische Größen) des diskreten Systems. Die Matrix D der ge-
schwindigkeitsproportionalen Dämpfungskräfte ist auf theoretischem Weg im Allgemeinen 
nicht bestimmbar und wird darum oft vereinfacht (steifigkeits- und massenproportionale 
Dämpfungsverteilung) oder vernachlässigt. Die Erregerkräfte sind im Kraftvektor f(t) zu-
sammengefasst. Alle Systemmatrizen sind symmetrisch und von der Dimension n. Im Fall 
freier Schwingungen kann durch Einführen eines Expotentialansatzes 

tet λΨq =)( , λ ∈ C (C - Menge der komplexen Zahlen)   (4.2) 

das homogene Gleichungssystem (4.1) in ein Eigenwertproblem der Form  

0ΨKDM =++ )( 2 λλ         (4.3) 

überführt werden. Die charakteristische Gleichung des Eigenwertproblems lautet 

 ( ) 0det 2 =++ KDM λλ .        (4.4) 

Für den Fall schwach gedämpfter Systeme erhält man als Lösung (Nullstellen von 4.4) n 
konjugiert komplexe Eigenwerte λk in der Form  

kkkk jωδλλ ±−=, , für k = 1, 2, ..., n.     (4.5) 
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Darin ist der Realteil die Abklingkonstante  δ k, sie beschreibt das Abklingverhalten des 
dazugehörigen k-ten komplexen Eigenvektors. Der Imaginärteil der Lösung ist die Eigen-
kreisfrequenz des gedämpften Systems 2

0 1 kkk ϑωω −= mit der Eigenkreisfrequenz des 
ungedämpften Systems k0ω und dem dimensionslosen Dämpfungsgrad kϑ . Zu jedem 
Paar der konjugiert komplexen Eigenwerte gehört ein Paar konjugiert komplexer Eigen-
vektoren kk ψψ , , k = 1, 2, ..., n, das die Gleichung 

0ψKDM =++ kkk )( 2 λλ         (4.6) 

erfüllt. Die n Paare konjugiert komplexer Eigenvektoren des allgemein, viskos gedämpften 
Systems bilden die Modalmatrix  in der Form.  Ψ

[ nn.... ψψψψψψΨ ....| 2121= ]       (4.7) 

Aufgrund der konjugiert komplexen Eigenwerte und Eigenvektoren lautet die allgemeine 
Lösung für q(t) entsprechend des Ansatzes (4.2) 

∑ =
+=

k
t

kk
t

kk
kk eAeAt

1
)()( λλ ψψq n

      (4.8) 

mit den von den Anfangsbedingungen des Systems abhängigen Konstanten  und kA kA . 
Unter Anwendung von Gleichung (4.5) und der EULERschen Formel lässt sich Gleichung 
(4.8) auch in der Form 

∑ =
+++=

k kk
im
kkk

re
k

t
k tteAt k

1
))sin(()cos(()( ϕωϕωδ ψψq n

   (4.9) 

darstellen. Aus dieser Darstellung (4.9) kann abgeleitet werden, dass in einem allgemein 
(viskos) gedämpften System die Komponenten ikψ  und jkψ  des komplexen Eigen-
schwingungsvektors nicht in Phase bzw. in Gegenphase schwingen müssen. Für das dis-
krete Modell bedeutet dieses, dass bei komplexen Eigenschwingungen (allgemein ge-
dämpfter Fall) die verschiedenen Koordinaten ihre maximale Auslenkung zu verschiede-
nen Zeitpunkten erreichen können und somit zeitlich veränderliche Eigenschwingformen 
auftreten. Bei reellwertigen Eigenschwingungsvektoren (ungedämpfter bzw. steifigkeits- 
und massenproportional gedämpfter Fall) treten hingegen Eigenschwingformen auf, bei 
denen alle Koordinaten entweder in Phase (0°) oder Gegenphase (180°) schwingen. 

 

4.1.2 Das ungedämpfte System 

Für weitere Betrachtungen des dynamischen Verhaltens diskreter Systeme sind die Ei-
genschaften des zugeordneten ungedämpften Gleichungssystems  

)()()( ttt fKqqM =+         (4.10) 

von Bedeutung. Die Lösung des dazugehörigen Eigenwertproblems ergibt für das unge-
dämpfte System rein imaginäre Eigenwertpaare  

kkk jωλλ ±=, ,   für k = 1, 2, ..., n.      (4.11) 

Ihnen können rein reellwertige Eigenvektoren kψ~  zugeordnet werden. Sie sind in der 
reellwertigen Modalmatrix Ψ~  zusammengefasst und bilden eine Basis für den modalen 
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Raum. Die Modaltransformation der physikalischen Koordinaten q in modale Koordinaten 
x lässt sich somit ausdrücken durch 

)(~)(~)(
1

ttt kkk
xΨxψq == ∑ =

n
.  (4.12) 

Anwendung dieser Transformation auf Gleichung (4.10) und Multiplikation von links mit 
der transponierten Modalmatrix TΨ~ führt auf das Gleichungssystem in generalisierten 
Koordinaten x(t) 

)(~)(~~)(~~ ttt TTT fΨxΨKΨxΨMΨ =+ .     (4.13) 

Aufgrund der Orthogonalität der Eigenvektoren ergeben die Ausdrücke ΨMΨ ~~ T  und ΨKΨ ~~ T  
Matrizen, die nur auf der Hauptdiagonalen mit den modalen Massen  bzw. modalen 
Steifigkeiten  besetzt sind. Man spricht von generalisierter bzw. modaler Massen- und 
Steifigkeitsmatrix. Durch diese Transformation wird das gekoppelte Ausgangsgleichungs-
system (4.10) mit Hilfe der Modalmatrix  der Eigenvektoren des ungedämpften Systems 
in n entkoppelte Differentialgleichungen 

km

kk

Ψ~

 ,   für k = 1, 2, ..., n,    (4.14) ( ) ( ) ( )+ =k k k k km x t k x t f t

in generalisierten Koordinaten x(t) überführt. Das entkoppelte System entspricht somit n ent-
koppelten ungedämpften Einmasseschwingern. Aus der Superposition der Lösungen der n 
Einmasseschwinger mit den generalisierten Koordinaten x(t) ergibt sich dann die Lösung in 
physikalischen Koordinaten q(t) in der Form von Gleichung (4.12). 

Das Verfahren der modalen Entkopplung der Systemgleichungen hat besondere Bedeutung 
sowohl für die Parameteridentifikation unter Verwendung der experimentellen Modalanalyse 
als auch für die rechnerische Vorhersage erzwungener Schwingungen (modale Superpositi-
on). Daher besteht die Forderung, auch die Systemgleichungen gedämpfter Systeme zu 
entkoppeln. 

 

4.2  Die modale Entkopplung der Systemgleichungen  

4.2.1 Die modale Entkopplung des proportional gedämpften Systems 

Unter einer bestimmten Voraussetzung ist es möglich, die Modalmatrix Ψ~  des unge-
dämpften Systems zu benutzen, um auch das gedämpfte System (4.1) zu entkoppeln. 
Hierfür ist es notwendig, dass die Dämpfungsmatrix D sich als Linearkombination aus 
Massenmatrix M und Steifigkeitsmatrix K in der Form 

KMD βα +=         (4.15) 

darstellen lässt. Diese vom physikalischen Standpunkt aus nicht zu begründende Annah-
me des massen- und steifigkeitsproportionalen Dämpfungsverhaltens wird häufig auch als 
„Bequemlichkeitshypothese“ bezeichnet. Es ist ein weit verbreiteter Dämpfungsansatz 
und liefert im Allgemeinen ausreichend genaue Ergebnisse. 
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Unter Anwendung der Modaltransformation (4.12) und einer Multiplikation des Ausgangs-
gleichungssystems (4.1) von links mit der transponierten Modalmatrix T~Ψ  folgt die Glei-
chung 

)(~)(~~)(~~)(~~ tttt TTTT fΨxΨKΨxΨDΨxΨMΨ =++ .    (4.16)

Bei einer Zusammensetzung der Dämpfungsmatrix B entsprechend der Form (4.15) ergibt 
der Ausdruck ΨDΨ ~~ T  eine diagonal besetzte modale Dämpfungsmatrix, die mit den mo-
dalen Dämpfungswerten belegt ist.  kd

Unter Annahme einer proportionalen Dämpfungsverteilung lässt sich somit auch das ge-
dämpfte System entkoppeln. Jede einzelne der n Gleichungen beschreibt in modalen Ko-
ordinaten das Schwingungsverhalten eines gedämpften Einmassenschwingers. 

Durch eine entsprechende Skalierung der Eigenvektoren  kann eine Normierung der 
modalen Massenmatrix zur Einheitsmatrix erfolgen. Die Systemmatrizen erhalten dann 
die Form 

ψ~

ijkk
T

ij
T δωϑδ 02~~,~~ == ΨDΨΨMΨ , 

ijk
T δω 2

0
~~ =ΨKΨ ,  mit i, j, k = 1, 2,…, n     (4.17) 

Somit lauten die resultierenden n entkoppelten Gleichungen der gedämpften Einmasse-
schwinger in generalisierten Koordinaten 

)t(f)t(x)t(x)t(x kkkkkkk =++ 2
002 ωωϑ  für k = 1, 2, ..., n.  (4.18) 

Die Eigenvektoren des gedämpften Systems mit massen- und steifigkeitsproportionaler 
Dämpfungsverteilung sind reell und identisch den Eigenvektoren des dazugehörigen un-
gedämpften Systems. Die Phasendifferenz zwischen den einzelnen Komponenten ijψ~  
eines Eigenschwingungsvektors beträgt somit 0° bzw. 180°. 

Erfüllt die Dämpfungsmatrix D die so genannte Bequemlichkeitshypothese (4.15) der 
massen- und steifigkeitsproportionalen Dämpfungsverteilung nicht (nicht-proportionale 
Dämpfungsverteilung), ist eine gleichzeitige Diagonalisierung der Systemmatrizen mit 
Hilfe der Modalmatrix  und damit eine Entkopplung des Differentialgleichungssystems 
(4.1) nicht möglich. In diesem Fall treten in der modalen Dämpfungsmatrix außerhalb der 
Hauptdiagonalen stehende Kopplungselemente auf, wobei die modale Dämpfungsmatrix 
massen- und steifigkeitsproportionaler Dämpfungsverteilung durchaus voll besetzt sein 
kann. Diese Kopplungselemente bewirken, dass die Schwingungsenergie zusätzlich auch 
über die gekoppelten Eigenschwingungsvektoren abgebaut wird.  

Ψ~
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4.2.2 Die modale Entkopplung des allgemein gedämpften Systems im Zu-
standsraum 

Um bei einer nicht-proportionalen Verteilung der Dämpfung im System ebenfalls eine Ent-
kopplung des Differentialgleichungssystems (4.1) durchführen zu können, ist es notwen-
dig, das Gleichungssystem (4.1) um einen Identität entsprechend Gleichung (4.19) zu 
erweitern. 

)()( tt qMqM =
)()()()( tttt fKqqDqM =++

       (4.19) 

Mit dieser Erweiterung wird das Differentialgleichungssystem zweiter Ordnung in ein Zu-
standsraumsystem erster Ordnung mit 

      (4.20) ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
=⎥
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⎢
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⎢
⎣

⎡
⎥
⎦

⎤
⎢
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⎡
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q
q
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)( t

t
t

t
t

bzw. in Kurzform 

         (4.21) )()()( ttt uBwwΑ =+

überführt. Durch die Überführung in den Zustandsraum wird die Ordnung des Ausgangs-
systems (4.1) auf 2n vergrößert. Ziel des weiteren Vorgehens ist es, die Systemmatrizen 
A und B zu diagonalisieren, um das Zustandsraumsystem zu entkoppeln. Ausgangspunkt 
ist hierbei ebenfalls das homogene Zustandsgleichungssystem 

         (4.22)0BwwA =+ )()( tt

mit den dazugehörigen Eigenwerten, die als n konjugiert komplexe Paare in der Form 

kkkk jβαλλ ±=, ,   k = 1, 2, ..., n      (4.23) 

auftreten. Ihnen zugeordnet sind n konjugiert komplexe Paare von Eigenvektoren kk φφ , , 
die mit der Diagonalmatrix der Eigenwerte [ ]nλλλdiag ...,,, 21=Λ  bzw. [ ]ndiag λλλ ...,,, 21=Λ  
zu einer Modalmatrix Φ  des Zustandsraumes mit 

⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
=

ΛφφΛ
φφ

Φ         (4.24) 

zusammengefasst werden. Zwischen den Eigenvektoren des Zustandsraumes und den 
Eigenvektoren des Ausgangssystems besteht der Zusammenhang, dass die obere Hälfte 
der Modalmatrix Φ  des Zustandsraumes (4.24) der ModalmatrixΨdes Ausgangssystems 
(4.7) entspricht. 

[ φφΨ ,= ]

Ψ

         (4.25) 

Somit kann die Modalmatrix des Zustandsraumes in Anlehnung an die bisherige Darstel-
lung des allgemein gedämpften Systems auch in der Form 

          (4.26) ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
=

ΨΛ
Ψ̂

 31



MATHEMATISCHE MODELLIERUNG MECHANISCHER SYSTEME                                                                                         KAPITEL  4 

geschrieben werden. Durch Multiplikation von Gleichung (4.21) von links mit der transpo-
nierten Modalmatrix (4.26) und dem Einfügen einer Koordinatentransformation 

)(ˆ)( tt gΨw =          (4.27) 

erhält man das Zustandsraumsystem in der Form 

 .      (4.28) )(ˆ)(ˆˆ)(ˆˆ ttt TTT uΨgΨBΨgΨAΨ =+

Für den Fall verschiedener Eigenwerte (4.23) ist die Matrix Ψ  der Eigenvektoren des Sys-
tems (4.21) orthogonal bezüglich der Systemmatrizen A und B woraus folgt, dass auch 
die Matrizen 

ˆ

ΛΨBΨ

IΨAΨ

−=

=
ˆˆ T

ˆˆ T
         (4.29) 

diagonalisiert werden können und somit auch das Zustandsgleichungssystem (4.21) ent-
koppelbar ist. Die Entkopplung im Zustandsraum ist unabhängig von der Art der Dämp-
fungsverteilung im System und damit auch anwendbar bei einer nicht-proportionalen 
Dämpfungsverteilung (siehe auch [21]). 

 

4.3 Beschreibung der Dämpfung  

Dämpfungseffekte treten in allen realen Strukturen auf und bewirken ein zeitliches Abklin-
gen freier Schwingungen bzw. reduzieren im Fall von erzwungenen Schwingungen die 
Antwortamplituden des schwingungsfähigen Systems. Allgemein werden Dämpfungsef-
fekte hervorgerufen durch die Wirkung innerer Verformungswiderstände (Werkstoffdämp-
fung) sowie äußerer Bewegungswiderstände (Reibung in Lagern und Fügestellen, Strö-
mungswiderstände des umgebenden Mediums, lokale viskose Dämpfer usw.). Ausführli-
che Erläuterungen zum Stoffgebiet sind z.B. in [17] zu finden. 

 

4.3.1 Modelle der Dämpfung 

Ziel bei der Beschreibung der Dämpfung ist es, mit Hilfe verschiedener mechanischer und 
mathematischer Modelle alle unterschiedlichen Dämpfungsquellen, die summarisch die 
Gesamtdämpfung einer Struktur ergeben, so zu erfassen, dass ihre Wirkung hinreichend 
genau beschrieben wird. Aufgrund der Vielzahl von Dämpfungseffekten, die die Dämp-
fung eines realen Systems bewirken, ist die Festlegung einer vorherrschenden Dämp-
fungsart nicht möglich. In den meisten Fällen kann das Dämpfungsverhalten beschrieben 
werden durch eine Kombination aus viskoser, struktureller und COULOMB’scher Dämp-
fung. 

Wie im vorangegangenen Abschnitt 4.1 bereits ausgeführt, erfolgt die Beschreibung 
schwingungsfähiger Systeme meist mit Hilfe diskreter Modelle. Aus Gründen der analyti-
schen Einfachheit werden in der experimentellen und theoretischen Modalanalyse inner-
halb des Differentialgleichungssystems (4.1) die Dämpfungskräfte  als Produkt qDf =D
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aus Dämpfungsmatrix D  und Geschwindigkeitsvektor  in Form geschwindigkeitspropor-
tionaler Dämpfung dargestellt. Durch diese Annahme werden sowohl innere als auch äu-
ßere Dämpfungen global approximiert. Von diesem allgemeinen linearen Modell der ge-
schwindigkeitsproportionalen Dämpfung sind in der Strukturdynamik hauptsächlich zwei 
Variationen bekannt, die in vielen Systembeschreibungen genutzt werden. Die Modelle 
unterscheiden sich in speziellen Annahmen bezüglich der Dämpfungsmatrix D und erhal-
ten ihre Berechtigung weniger aus physikalischen Begründungen als vielmehr aus guten 
Übereinstimmungen zwischen dem Modell und dem realen Verhalten von Strukturen. 

q

Im Folgenden werden diese zwei linearen Dämpfungsmodelle beschrieben und einander 
gegenübergestellt. Nichtlineare Dämpfungseffekte (z.B. COULOMB’sche Reibung) werden 
im Rahmen dieser Arbeit nicht berücksichtigt, so dass entsprechende Modelle nicht näher 
erläutert werden. Unter entsprechenden Umständen kann es aber notwendig sein, 
Dämpfungs-Nichtlinearitäten mit in die Betrachtungen einzubeziehen. 

 

4.3.1.1 Viskose Dämpfung 

Eine Möglichkeit, die linear-viskose Dämpfung zu beschreiben, ist die Betrachtung eines 
Einmasseschwingers mit einem masselosen Dämpfungselement (Dämpfungskonstante 
d), wobei die Dämpfungskraft  proportional zur Schwinggeschwindigkeit  ist (KELVIN-
VOIGT-Modell). Unter dieser Annahme und einem harmonischen Ansatz  ist die 
pro Schwingungszyklus dissipierte Energie:  

Df q
tsinq̂q Ω=

 .       (4.30) ∫
Ω

Ω==
/2

0

22 ˆ
π

π qddtqdEd

Der Energieverlust pro Schwingungsperiode eines gedämpften Einmasseschwingers mit 
der Dämpfungskonstante d ist damit proportional zur Anregungsfrequenz Ω  und dem 
Quadrat der Verformungsamplitude . Bei einer Erweiterung des Einmasseschwingers 
auf ein System mit mehreren Freiheitsgraden erhält man die viskose Dämpfungsmatrix D 
des Differentialgleichungssystems (4.1). 

q̂

Für harmonische Schwingungen mit konstanter Amplitude und Frequenz führt die viskose 
Dämpfung auf Dämpfungskräfte qDf =D  bzw. mit tsinˆ)t( Ω= qq  auf Dämpfungskraftam-
plituden . Somit prognostiziert das Modell der viskosen Dämpfung, dass Schwin-
gungen im höheren Frequenzbereich stärker gedämpft werden als die im niedrigen. 

qDf ˆˆ
D Ω=

 

4.3.1.2 Strukturelle Dämpfung 

Ist diese Frequenzabhängigkeit der Dämpfung nicht gegeben, wird das strukturelle Dämp-
fungsmodell verwendet. Dabei wird die Dämpfungskonstante d des KELVIN-VOIGT-Modells 
durch den Ausdruck  ersetzt. Die pro Schwingungszyklus dissipierten Energie ist in 
diesem Fall  

Ω/d

∫ =
Ω

=
0

22 ˆπ qddtqEd

Ω/2π d .       (4.31) 
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Hierdurch ist die dissipierte Energie frequenzinvariant und proportional zum Quadrat der 
Verformungsamplitude. Für ein Mehrfreiheitsgradsystem folgt daraus die Bewegungsglei-
chung mit der strukturellen Dämpfungsmatrix DS und der hieraus resultierenden komple-
xen Steifigkeitsmatrix [ ]  mit SDK j+

        (4.32) [ ] )()()( ttjt fqDKqM S =++

Das Modell der Strukturdämpfung enthält eine Mischung von Operationen aus Zeit- und 
Frequenzbereich und ist daher nur im Frequenzbereich anwendbar. Es ist auf harmoni-
sche Schwingungen einer Struktur beschränkt. Die physikalische Interpretation der Eigen-
vektoren ist problematisch [21].  

 

4.3.1.3 Vergleich von viskoser und struktureller Dämpfung 

Beide Dämpfungsmodelle können aufgrund ihres energetischen Gleichgewichts ineinan-
der überführt werden. Im Gegensatz zum viskos gedämpften System sind beim strukturell 
gedämpften System die Eigenfrequenzen des gedämpften Systems gleich denen des 
ungedämpften. Weitere Unterschiede treten im tieffrequenten Bereich auf [21]. 

In [14, 21] sind zahlreiche Quellen angegeben, die die Anwendbarkeit beider Modelle 
(Gleichung (4.1 bzw. 4.32)) bestätigen. Es kann aber festgestellt werden, dass das visko-
se Dämpfungsmodell für eine Vielzahl strukturdynamischer Problemstellungen hinrei-
chend genaue Ergebnisse liefert und gegenüber dem Modell der Strukturdämpfung den 
Vorteil einer geschlossenen mathematischen Lösung sowohl im Zeit- als auch Frequenz-
bereich besitzt. Ein weiterer wichtiger Vorteil des viskosen Dämpfungsmodells ist die ex-
perimentelle Bestimmbarkeit von entsprechenden physikalischen und modalen Dämp-
fungsparametern. Der Nachteil der Frequenzabhängigkeit des viskosen Dämpfungsmo-
dells tritt besonders bei der Anwendung des (steifigkeits- und massen-) proportionalen 
Dämpfungsansatzes nach RAYLEIGH in Erscheinung (siehe Abschnitt 4.3.2.1). 

 

4.3.2 Verteilung der Dämpfung 

Annahmen über die Verteilung der Dämpfung in strukturdynamischen Systemen können 
sowohl bei viskoser als auch bei struktureller Dämpfungsmodellierung berücksichtigt wer-
den und beeinflussen neben den Vorhersageergebnissen auch die Art und Weise bzw. 
den Aufwand bei der Lösung der Systemgleichungen. Die Annahmen über die Verteilung 
der Dämpfung werden in der Konstruktion sowohl der strukturellen Dämpfungsmatrix DS 
als auch der viskosen Dämpfungsmatrix D in ähnlicher Weise berücksichtigt. Die folgen-
den Ausführungen sind zum Teil allgemeingültig, beziehen sich aber im speziellen auf die 
Anwendung des Modells der viskosen Dämpfung. 
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4.3.2.1 Proportionale Dämpfungsverteilung 

In schwach gedämpften Strukturen, z.B. einer Platte mit visko-elastischem Werkstoffver-
halten und allenfalls geringen lokalen Dämpfungskonzentrationen, kann eine Verteilung 
der Dämpfung angenommen werden, die überwiegend proportional zur Steifigkeitsvertei-
lung ist. Da Dämpfungseffekte z.B. infolge von Umgebungsluft auch Merkmale der Mas-
senverteilung zeigen können, erfolgt eine Erweiterung dieser Annahme um einen Anteil 
massenproportionaler Dämpfungsverteilung. Die Auswirkungen diese Hypothese der 
masse- und steifigkeitsproportionalen Dämpfungsverteilung auf die Eigenschaften der 
Systemgleichungen wurde bereits im Abschnitt 4.2.1 erläutert. Eine Möglichkeit der Be-
schreibung dieses Dämpfungsverhaltens ist der nach RAYLEIGH benannte Dämpfungsan-
satz KMD βα +=  (Gleichung (4.15)). Er führt zu einer Diagonalisierung der modal trans-
formierten Dämpfungsmatrix, einer Entkopplung der Systemgleichungen des gedämpften 
Systems und damit z.B. zur Anwendbarkeit des effektiven Berechnungsalgorithmus der 
modalen Superposition bei der rechnerischen Vorhersage von Zwangsschwingungen. 

Die massen- und streifigkeitsbezogenen Proportionalitätsfaktoren (RAYLEIGH-Parameter) 
α und β aus Gleichung (4.15) liefern hierbei für k=1 und 2 zwei Gleichungen aus der Be-
ziehung 

  
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+= k

k
k ωβ

ω
αϑ

2
1 .       (4.33) 

Ausgangspunkt bei der Bestimmung der Proportionalitätsfaktoren α und β bilden wie aus 
Gleichung (4.33) ersichtlich letztlich zwei zu verschiedenen Eigenfrequenzen gehörende 
experimentell bestimmbare bzw. auf Erfahrungswerten vergleichbarer Strukturen basie-
rende Dämpfungsparameter (modale Dämpfungsgrade). Darin liegt allerdings auch der 
Hauptmangel dieses proportionalen Dämpfungskonzeptes, denn für andere Schwingfor-
men als für die, aus denen die Dämpfungsparameter gewonnen oder angenommen wur-
den, gibt der Dämpfungsansatz nicht zwangsläufig das Verhalten der realen Struktur zu-
verlässig wieder. Damit wird also die zumindest für zwei Schwingformen physikalisch be-
gründete Beschreibung der Dämpfung in den anderen Schwingformen einem mathemati-
schen Formalismus unterworfen, der die Effekte der Dämpfung unter Umständen nur sehr 
ungenau beschreiben kann. Für diesen Ansatz wird oft auch die Bezeichnung „Bequem-
lichkeitshypothese“ verwendet, da er eine Reihe von Vereinfachungen gegenüber dem 
allgemein viskos gedämpften System mit nicht-proportionaler Dämpfungsverteilung ent-
hält. Die auf dem RAYLEIGH’schen Ansatz beruhende Dämpfungsmatrix besitzt allerdings 
auch im physikalischen Raum eine für numerische Berechnungsverfahren vorteilhafte 
Bandstruktur. 

Stehen mehr als nur zwei Dämpfungsparameter zur Verfügung ist es möglich, die 
Dämpfungsmatrix und dadurch die Beschreibung der Dämpfung gegenüber dem Dämp-
fungsansatz nach RAYLEIGH zu verbessern. Die Dämpfungsmatrix D kann hierbei unter 
Anwendung der CAUGHEY’schen Reihe (siehe [2]) mit 
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bestimmt werden. Die Koeffizienten zi , i =1, 2, ..., n, werden aus dem folgenden System 
von n Gleichungen bestimmt: 
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Bei der Verwendung von zwei Koeffizienten (z1, z2) reduziert sich Gleichung (4.35) auf 
den Dämpfungsansatz nach RAYLEIGH. Bei Verwendung von mehr als zwei Koeffizienten 

 ist die Dämpfungsmatrix D eine im Allgemeinen voll besetzte Matrix, die aber nach 
Anwendung der Modaltransformation ebenfalls nur Hauptdiagonalelemente besitzt und zu 
einer Entkopplung der Systemgleichungen führt. Die Anzahl der richtig dargestellten Ele-
mente der Hauptdiagonale entspricht der Anzahl der zur Konstruktion der Dämpfungsmat-
rix verwendeten Koeffizienten . Bei Kenntnis aller Dämpfungsparameter ist es somit 
möglich, die vollständige Dämpfungsmatrix unter der Annahme proportionalen Dämp-
fungsverhaltens zu bestimmen. Bei Anwendung der modalen Superposition zur Berech-
nung des Systemverhaltens ist der Umweg über die Bildung der Dämpfungsmatrix nicht 
notwendig. Die bekannten Dämpfungsparameter (modale Dämpfungsgrade) können di-
rekt in den entkoppelten Systemgleichungen verwendet werden. Diese Form der Berück-
sichtigung der Dämpfung wird auch als modale Dämpfung bezeichnet. Werden hingegen 
direkte Lösungsverfahren im Frequenzbereich oder direkte Integrationsverfahren zur Be-
rechnung von transienten Vorgängen im Zeitbereich angewendet, ist das explizite Aufstel-
len der Dämpfungsmatrix D notwendig.  

iz

iz

An einem 5-Massen-Systems (Abbildung 4.1) werden im weiteren Verlauf des Abschnittes 
u.a. die Auswirkungen dieser unterschiedlichen Möglichkeiten der Beschreibung des 
massen- und steifigkeitsproportionalen Dämpfungsverhaltens verdeutlicht. 

 

4.3.2.2 Nicht-proportionale Dämpfungsverteilung 

Theoretische Betrachtungen und Ergebnisse aus der Anwendung der experimentellen 
Modalanalyse an realen Strukturen in Form von identifizierten komplexen Eigenvektoren 
(siehe Abschnitt 4.1.1) machen deutlich, dass die Annahme einer proportionalen Dämp-
fungsverteilung nicht immer erfüllt sein muss. Hervorgerufen wird eine solche nicht-
proportionalen Dämpfungsverteilung u.a. durch lokal veränderliche Dämpfung bzw. 
Dämpfungskonzentration. Im Fall einer nicht-proportionalen Dämpfungsverteilung ist die 
modal transformierte Dämpfungsmatrix D~  im Allgemeinen voll besetzt. Sie kann als eine 
Summe 

[ ] *~~ DDD += diag         (4.36) 

der Diagonalelemente der Dämpfungsmatrix D~  und einer Matrix  der Außerdiagonal-
elemente dargestellt werden. Im Fall einer auch außerhalb der Diagonalen besetzten 
Dämpfungsmatrix kommt es zu einer Dämpfungskopplung im mechanischen System und 

*D
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somit zur Beteiligung von mehr als einer Eigenschwingung an der Energiedissipation. Als 
Folge treten die bereits beschriebenen komplexen Eigenschwingformen auf, bei denen 
die unterschiedlichen Strukturpunkte nicht nur eigene Amplituden sondern auch jeweils 
eigene Phase haben können (in reellen Schwingformen treten hingegen nur Phasen von 
0° bzw. 180° auf). Eine Vernachlässigung der Koppelglieder in der modalen Dämpfungs-
matrix verursacht Abweichungen zwischen dem angenommenen und dem realen Struk-
turverhalten, deren Größenordnung abzuschätzen ist.  

In diesem Zusammenhang muss bemerkt werden, dass neben einer nicht-proportionalen 
Dämpfungsverteilung auch gyroskopische Effekte und Effekte von Fluid-Struktur-
Interaktionen zur Ausbildung komplexer Moden führen können [41]. Bei ausreichender 
Kenntnis des dynamischen Systems sollte ein entsprechender Ausschluss dieser Effekte 
möglich sein. Ebenso können aber auch nicht-lineares Strukturverhalten, Messrauschen 
oder eine fehlerbehaftete Parameteridentifikation die Ursache für das Auftreten komplexer 
Moden sein. Können z.B. bei einer experimentellen Identifikation modal gekoppelte 
Schwingformen nicht voneinander getrennt werden, was bei hohen Modendichten durch-
aus vorkommen kann, ist der resultierende Eigenvektor im Allgemeinen auch komplex. 

Die Entscheidung, ob das Auftreten komplexer Eigenschwingungsvektoren durch Nichtli-
nearitäten im System, durch die Mess- und Identifikationsverfahren oder tatsächlich durch 
die nicht-proportionale Dämpfungsverteilung verursacht wird, dürfte hingegen schwierig 
sein. Vor diesem Hintergrund muss davon ausgegangen werden, dass eine direkte Rück-
führung von experimentell identifizierten komplexen Eigenschwingungsvektoren auf nicht-
proportionales Dämpfungsverhalten stets fehlerbehaftet sein kann. Diese Problematik 
wird aber bei der Untersuchung des Zusammenhangs von nicht-proportionaler Dämpfung, 
der Komplexität von Eigenvektoren und der Vorhersage des Systemverhaltens nicht wei-
ter verfolgt. 

Ein weiterer wichtiger Sachverhalt ist, dass eine nicht-proportionale Dämpfungsverteilung 
eine notwendige aber für sich nicht ausreichende Voraussetzung für das Auftreten signifi-
kant komplexer Schwingformen ist. Eine ebenfalls wichtige Bedingung ist das Auftreten 
von im Frequenzbereich eng benachbarten Eigenschwingformen. Als eng benachbart 
können hierfür nach [24] Schwingformen angenommen werden, deren Eigenfrequenzdif-
ferenzen den jeweiligen modalen Dämpfungsgraden entsprechen (z.B. 

%,Hzf,Hzf 5105100 21 ≥== ϑ ). Ähnliche Aussagen können aus einem in [42] vorge-
schlagenen Kriterium zur Vernachlässigung der Dämpfungskopplung abgeleitet werden, 
wonach die Dämpfungskopplung zwischen dem Hauptdiagonalelement kkd~  der modalen 
Dämpfungsmatrix und dem Außerdiagonalelement kld~  vernachlässigt werden kann, wenn 
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2~ 2
1

2j ⎤⎡ ϑω
 und 1/ >kl ωω .  (4.37) 

Aus (4.37) ist ersichtlich, dass die Größe der Kopplung nicht nur vom Verhältnis der Au-
ßerdiagonalelemente zu den Diagonalelementen der modalen Dämpfungsmatrix sondern 

 37



MATHEMATISCHE MODELLIERUNG MECHANISCHER SYSTEME                                                                                         KAPITEL  4 

auch vom Dämpfungsgrad der betrachteten Moden und ihrem Frequenzabstand abhängt. 
Diese Art der Bewertung der Dämpfungskopplung setzt allerdings eine Kenntnis der voll-
ständigen Dämpfungsmatrix voraus und hat darum in den meisten Fällen nur theoretische 
Relevanz. 

Eine weitere Möglichkeit der Bewertung des Einflusses nicht-proportionalen Dämpfungs-
verhaltens wird in [24] durch die Ermittlung der Komplexität der Eigenvektoren vorge-
schlagen. Dieses Maß für die Größe der modalen Komplexität (MCF2, Modal Complexity 
Factor 2, in Erweiterung von MCF1) entspricht dem Verhältnis der Fläche der konvexen 
Hülle, die die Elemente eines komplexen Eigenvektors aufspannen, und der Fläche eines 
Kreises mit einem Radius entsprechend der größten Vektorkomponente bzw. 

  
2

max

)(
2

ik

kkonvHülle
k

A
MCF

ψπ
ψ

= .    .  (4.38) 

Dieses Maß der Dämpfungskopplung ist unter ausdrücklicher Berücksichtigung der zuvor 
beschriebenen Probleme bei der Rückführung komplexer Moden auf das nicht-
proportionale Dämpfungsverhalten auch bei experimentellen Untersuchungen anwendbar. 

Nach Bewertung und Feststellung der Vernachlässigbarkeit der Dämpfungskopplung ist 
eine einfache Möglichkeit der Diagonalisierung einer voll besetzten modalen Dämpfungs-
matrix und damit einer Entkopplung des dynamischen Systems im modalen Raum, die 
Dämpfungskopplungsmatrix  Null zu setzen. Bei dieser Vorgehensweise ist es dann 
möglich, die verbleibenden Diagonalelemente der modalen Dämpfungsmatrix mit Hilfe der 
in Abschnitt 4.3.2.1 beschriebenen Methoden zu bestimmen (siehe auch Abschnitt 5.1). 

*D

Erweist sich diese Vereinfachung im Hinblick auf die Vorhersagegenauigkeit als nicht zu-
lässig, sind die Koppelglieder der modal transformierten Dämpfungsmatrix bzw. die voll-
ständige Dämpfungsmatrix zu bestimmen. Eine indirekte Ermittlung der vollständigen 
Dämpfungsmatrix über die Ermittlung der Elemente der modal transformierten Dämp-
fungsmatrix und folgender Rücktransformation ist schwierig, da keine geeigneten Verfah-
ren zur Identifikation der außerhalb der Hauptdiagonalen stehenden Elemente der moda-
len Dämpfungsmatrix existieren und sich rechnerische Vorschläge [43] dafür kaum mess-
technisch umsetzten lassen. Zur direkten Ermittlung einer vollständigen Dämpfungsmatrix 
bei nicht-proportionaler Dämpfungsverteilung sind Verfahren im Zeit- und Frequenzbe-
reich bekannt. So können zur Identifikation der Dämpfungsmatrix z.B. Korrekturverfahren 
im Frequenzbereich angewendet werden. Sie basieren auf der Ermittlung der Systemmat-
rizen M, D, K durch eine Anpassung eines Grundmodells (Gleichung(4.1)) an ein experi-
mentell bestimmtes Übertragungsverhalten. Beispielhaft sei hier das Verfahren von FEL-

GENHAUER [43] genannt. Ein Beispiel für ein Zeitbereichsverfahren zur direkten Identifika-
tion ist das Verfahren nach IBRAHIM [44]. Bei Kenntnis der Massenmatrix (Rechenmodell) 
ist eine direkte Identifizierung von massennormierter Dämpfungs- und Steifigkeitsmatrix 
möglich. Allgemein kann festgestellt werden, dass die Verfahren störanfällig gegenüber 
unvermeidbarem Messrauschen sind und aus einer Vielzahl von Gründen inkonsistente 
Schätzungen der Dämpfungsmatrix zur Folge haben können. Von PIETRZKO [21] wurde 
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ein weiteres Verfahren zur Identifikation der vollständigen Dämpfungsmatrix vorgeschla-
gen. Es setzt allerdings voraus, dass das dynamische Verhalten des Systems mit einem 
Ersatzmodell in Form eines Kettenschwingers beschrieben werden kann. 

 

4.3.2.3 Vergleich proportionaler und nicht-proportionaler Dämpfungsverteilung 

Im folgendem sollen an einem diskreten Fünf-Massen-System die Auswirkungen der ver-
schiedenen Dämpfungsannahmen auf das dynamische Verhalten beispielhaft untersucht 
werden. Der gewählte Aufbau des Systems und die dazugehörigen physikalische Para-
meter können Abbildung 4.1 bzw. Tabelle 4.1 entnommen werden.  

 

  

m1 m5 m3 

m2 m4 

x1 

x2 x4 

x5 x3 

c1, d1 

c9, d9 
c8, d8

c10, d10

c7, d7

c2, d2 c3, d3

c5, d5 

c6, d6 

c4, d4

 
Abbildung 4.1: Modell eines diskreten Fünf-Massen-Systems  

 

Tabelle 4.1: Physikalische Parameter des diskreten Fünf-Massen-Systems 

i Masse 
mi [kg] 

Steifigkeiten 
ci [N/m] 

Dämpfer 
di [Ns/m] 

i Steifigkeiten 
ci [N/m] 

Dämpfer 
di [Ns/m] 

1         35.0      350000          35.0 6 16000 1.6 

2 1.8 30000 3.0 7 14000         14.0 

3 3.5 40000 4.0 8 12000         12.0 

4 2.8 30000 3.0 9 16000 1.6 

5 1.2 12000 1.2 10 14000         14.0 
 

In Anlehnung an ein schiffbauliches Flächentragwerk repräsentieren die Masse m1 und 
die Steifigkeit c1 die relativ steife und massereiche Trägerstruktur, wohingegen die gerin-
geren Massen und Steifigkeiten stellvertretend für z.B. lokale Plattenfelder stehen können. 
Die Kennwerte der meisten Dämpfungselemente sind proportional den entsprechenden 
Steifigkeiten. Den Elementen d7, d8 und d10 sind erhöhte Dämpfungskonstanten zugeord-
net, so dass für das Gesamtsystem keine steifigkeits- bzw. massenproportionale Dämp-
fungsverteilung vorliegt. 

Die Systemmatrizen M, D, K ergeben sich direkt aus den Zahlenwerten der physikali-
schen Parameter. Aufgrund der nichtproportionalen Dämpfungsverteilung sind die Eigen-
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werte und Eigenvektoren des Systems komplex. Sie ergeben sich aus der Lösung des 
Eigenwertproblems nach Gleichung (4.4) und sind in den Tabellen 4.2 und 4.3 dargestellt. 

Tabelle 4.2: Komplexe Eigenwerte des diskreten Fünf-Massen-Systems 

Eigenwert 
kk jωδλ ±−=  

Eigenfrequenz 
fk [Hz] 

Dämpfungsbeiwert 

kϑ [%] 

-0.38 -   84.60i 13.46 0.45 

-0.85 - 111.59i 17.76 0.76 

-7.39 - 162.08i 25.77 4.56 

-9.03 - 166.83i 26.64 5.39 

-4.38 - 282.58i 44.98 1.55 
 

Tabelle 4.3: Komplexe Eigenvektoren des diskreten Fünf-Massen-Systems 

fk [Hz] 13.46 17.76 25.77 26.64 44.98 

i 
11 ∠ψ  22 ∠ψ  33 ∠ψ  44 ∠ψ  55 ∠ψ  

1 0.28 -0.4 0.55 -181.6 0.02   -37.8 0.04 -154.4 0.00 -359.9

2 0.99 -0.0 0.54   -3.9 1.00      0.0 1.00      0.0 0.04   -19.1

3 0.85 -0.5 0.44   -4.3 0.86 -199.0 0.35 -316.8 0.21 -181.8

4 1.00 0.0 1.00    0.0 0.42   -45.4 0.79 -164.2 0.08 -179.8

5 0.64 -0.3 0.47   -2.3 0.52 -195.5 0.12 -254.2 1.00      0.0

 

Die komplexe Form der Eigenschwingungsvektoren wird im gegebenen dynamischen 
System ausschließlich durch die nicht-proportionale Dämpfungsverteilung verursacht. In 
Abbildung 4.2 sowie Tabelle 4.4 erfolgt eine grafische Darstellung der komplexen Eigen-
vektoren (1 und 3) und der ermittelten modalen Komplexität (MCF2) entsprechend Glei-
chung (4.38). Sowohl aus den dargestellten Eigenvektoren als auch aus den konvexen 
Hüllen ist zu erkennen, dass die Eigenvektoren eins und fünf nahezu reellwertig sind. Den 
größten Grad an Komplexität weist Eigenform drei auf, gefolgt von vier und zwei. Der 
höchste Modal Complexity Factor (MCF2) für die Eigenform drei wurde mit einem Wert 
von 0.127 berechnet. Das theoretisch mögliche Maximum beträgt hierbei 1 (100%) und 
wird erreicht, wenn die konvexe Hülle des Eigenvektors bei entsprechender Größe der 
Elemente des Eigenvektors und Verteilung von Phase einen Kreis aufspannt. Aus der 
Literatur sind aber keine Zahlenangaben zum Zusammenhang von modaler Komplexität 
und ihrer Auswirkungen auf das dynamische Verhalten bekannt. 

Tabelle 4.4: Komplexität der Eigenvektoren nach Gleichung (4.38), MCF2 

Eigenvektor Nr. 1 2 3 4 5 

Komplexität (MCF2) [%] 0,08 0,10 12,66 9,32 0,34 
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In Tabelle 4.5 ist die Bewertung der modalen Kopplung entsprechend Gleichung (4.37) 
dargestellt. In Übereinstimmung mit der modalen Komplexität (4.38) ist ersichtlich, dass 
eine Kopplung der Dämpfung im modalen Raum zwischen den Eigenformen vier und zwei 
sowie vier und drei zu berücksichtigen ist, da das Bewertungskriterium (Wert << 1) hier 
nicht erfüllt wird. 
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Abbildung 4.2: Komplexe Eigenvektoren eins u
Systems und Bewertung der Komplexität nach Glei

 

Tabelle 4.5: Bewertung der modalen Kopplung des

        Mode l    

 Mode k 
1 2 

Eigenschwingungsvektor  , f3ψ 3=25.77 Hz 

1 - 0.0155 0

2 - - 0

3 - - 

4 - - 

 41
0.0024438
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AKreis = 3.1416
0.8 1
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Neben einer Ermittlung von Maßzahlen für die Größe der Dämpfungskopplung sind natür-
lich die Auswirkungen der Berücksichtigung bzw. Vernachlässigung dieser Dämpfungsef-
fekten auf die Vorhersagegenauigkeit von großem Interesse. Die dynamischen Parameter 
sind hierbei Eigenfrequenzen, Eigenformen und ihre Zuordnung, Dämpfungsgrade, sowie 
Zwangsschwingungsamplituden. Die durch eine nicht-proportionale Dämpfungsverteilung 
verursachten Veränderungen in den Eigenfrequenzen sind im Beispiel sehr gering und 
betragen maximal 0.2 % für die Eigenform vier. In der Literatur beschriebene Abweichun-
gen von über 9 % [45] sind eher theoretischer Natur und treten nur auf, wenn die Koppel-
glieder in der Dämpfungsmatrix größer sind als die Hauptdiagonalelemente. Die Zuord-
nung von komplexen und reellen Eigenformen (siehe auch Abschnitt 5.3) ist ebenfalls nur 
mit geringen Abweichungen behaftet. Den größten Einfluss hat die Dämpfung naturge-
mäß auf die Schwingungsamplituden. Aus diesem Grund wird im Folgenden das Zwangs-
schwingungsverhalten des Fünf-Massen-Systems bei Erregung am Freiheitsgrad drei 
betrachtet. Hierbei werden die bereits vorgestellten Dämpfungsannahmen:  

• Nichtproportionale Dämpfung, vollständige Dämpfungsmatrix, 

• Modale Dämpfung, Berücksichtigung der Hauptdiagonalelemente , 

• Rayleigh-Dämpfung, näherungsweise Bestimmung der Hauptdiagonalelemente 
anhand bekannter Dämpfungsparameter 

berücksichtigt. Während die Massen- und Steifigkeitsmatrizen während dieses Simulati-
onsexperimentes unverändert bleiben und auf Grundlage von Abbildung 4.1 und Tabelle 
4.1 basieren, werden die Dämpfungsmatrizen entsprechend den unterschiedlichen Mo-
dellannahmen jeweils neu ermittelt. Für den Fall der Berücksichtigung der nicht-
proportionalen Dämpfungsverteilung kann entsprechend Abbildung 4.1 und Tabelle 4.1 
die vollständige Dämpfungsmatrix ermittelt werden. Die vollständige Dämpfungsmatrix 
kann nach erfolgter Modaltransformation dargestellt werden als 

 

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

==

8.766     0.935-   3.079     0.120-   0.162  
0.935-   17.911   2.570-   2.354-   0.266  
3.079     2.570-   14.909   0.676-   0.677  
0.120-   2.354-   0.676-   1.709     0.107-
0.162     0.266     0.677     0.107-   0.764  

~~~ DΨDΨT . 

Aufgrund der vollen Besetzung dieser Matrix geht der Effekt der Entkoppelung im moda-
len Raum verloren. Werden entsprechend Gleichung 4.36 die Elemente außerhalb der 
Hauptdiagonalen vernachlässigt, ist diese Entkopplung möglich, wobei nun aber eine stei-
figkeits- und massenproportionale Verteilung der Dämpfung im System angenommen 
wird. Diese diagonalisierte Dämpfungsmatrix hat dann die Form 
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⎢
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=

8.766     0            0           0        0      
0       17.911      0           0        0      
0          0        14.909      0        0      
0          0            0        1.709    0      
0          0            0           0      0.764 

~Ddiag

und beinhaltet die mit der experimentellen Modalanalyse bestimmbaren modalen Dämp-
fungsparameter. Sind von einem dynamischen System alle modalen Dämpfungsparame-
ter z.B. aus einer experimentellen Modalanalyse bekannt, so kann diese Dämpfungsmat-
rix aufgestellt werden. Sind nicht alle Parameter bekannt, so kann die Dämpfungsmatrix 
(physikalischer Raum) z.B. mit Hilfe der CAUGHEY’schen Reihe (4.34) oder durch einfache 
Interpolation im modalen Raum näherungsweise bestimmt werden.  
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Variante 1 
α =  -0.0229 
β =    0.0001 

Variante 2 
α =  -4.5449 
β =    0.0007 

RAYLEIGH-Dämpfung 
tatsächliche modale Dämpfung 

 

Abbildung 4.3: Ermittelte RAYLEIGH-Parameter, daraus prognostizierte Dämpfungen als 
Funktion der Frequenz unter Verwendung von Mode eins und fünf (Variante 1) und Mode 
eins und drei (Variante 2) nach (4.33) sowie tatsächlich geforderte modale Dämpfung 

Sind hingegen nur zwei Dämpfungsparameter bekannt, kann der nach RAYLEIGH benann-
te Dämpfungsansatz verwendet werden. Unter Verwendung von Gleichung (4.15) und der 
ermittelten Parameter α und β (4.33) kann die Dämpfungsmatrix aufgestellt werden, die 
nach Anwendung der Modaltransformation ebenfalls nur auf der Hauptdiagonale besetzt 
ist. Somit ist eine Entkopplung des Differentialgleichungssystems ebenfalls möglich. Im 
Vergleich zur modalen Dämpfungsmatrix des proportional gedämpften Systems mit den 
exakten Diagonalelementen sind, ausgenommen von zwei Elementen, die anderen Dia-
gonalelemente dem Formalismus nach Gleichung (4.15) unterworfen.  

Für das Beispiel des Fünf-Massen-System werden zwei unterschiedliche Dämpfungsmat-
rizen nach dem RAYLEIGH’schen Dämpfungsansatz generiert. Die RAYLEIGH -Parameter 
werden hierfür jeweils auf Grundlage von Mode eins und fünf sowie eins und drei ermittelt. 
Die daraus resultierenden Annahmen zum Zusammenhang zwischen Eigenfrequenz und 
Dämpfungsgrad sind in Abbildung 4.3 dargestellt. Abweichungen, die durch diesen Ansatz 
verursacht werden, sind anhand der angenommenen RAYLEIGH-Dämpfung (Kurve) und 
der tatsächlichen modalen Dämpfungsparameter deutlich zu erkennen. Während in Vari-
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ante 1 die Dämpfung der Moden drei und vier nur sehr schlecht angenähert wird, ist dies 
in Variante 2 für Mode fünf der Fall. Die aus beiden Varianten ableitbaren Dämpfungsmat-
rizen lauten: 

.

54.718    0          0       0        0     
0    16.244     0       0        0     
0        0     14.909   0        0     
0         0         0     4.689   0     
0         0         0        0    0.764 

~~,

8.766   0      0        0       0     
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0       0    2.862   0       0     
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0       0      0        0    0.764 
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Anhand berechneter Frequenzgangfunktionen (Gleichung (4.55)) können die Auswirkun-
gen der unterschiedlichen Dämpfungsannahmen auf die Vorhersage von Zwangsschwin-
gungsamplituden beurteilt werden. Abbildung 4.4 zeigt die Frequenzgänge aller Freiheits-
grade bei Erregung am Freiheitsgrad drei unter Berücksichtigung des nicht-proportionalen 
Dämpfungsverhaltens. In den Abbildungen 4.5a bis 4.5d sind die Übertragungsfunktionen 
für den Freiheitsgrad drei (Driving-Point) im Bereich der einzelnen Eigenfrequenzen (Mo-
den) bei den unterschiedlichen Dämpfungsannahmen dargestellt. 
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Abbildung 4.4:  Übertragungsfunktionen des nicht-proportional gedämpften Fünf-
Massen-Systems bei Erregung am Freiheitsgrad drei 

In Tabelle A4.1 (Anhang) sind die prozentualen Abweichungen der auf den drei verein-
fachten Dämpfungsannahmen (modale Dämpfung, RAYLEIGH-Dämpfung (Varianten 1 und 
2)) basierenden Übertragungsfunktionen zum Übertragungsverhalten bei Berücksichti-
gung der vollständigen (nicht-proportionalen) Dämpfungsmatrix für alle Freiheitsgrade 
dargestellt. Aus Abbildung 4.5 und der erweiterten Darstellung in Tabelle A4.1 wird er-
sichtlich, dass bei Anwendung des modalen Dämpfungskonzeptes, d.h. bei Kenntnis aller 
Diagonalelemente der modaltransformierten Dämpfungsmatrix, im Bereich der Resonan-
zen Amplitudenfehler von maximal 21 % auftreten können. Bei der Anwendung des auf 
weiteren Vereinfachungen beruhenden Konzeptes der RAYLEIGH-Dämpfung sind bei ein-
zelnen, nicht für die Parameterermittlung (α und β) verwendeten Moden in Variante 1 z.B. 
Amplitudenfehler größer 600 % festzustellen. Die auf den RAYLEIGH-Parametern aus Va-
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riante 2 basierende Dämpfungsmatrix gibt das vorliegende Dämpfungsverhalten insge-
samt besser wieder (siehe auch Abbildung 4.3), der maximale Fehler beträgt hier ca. 80 
%. Phasenfehler treten bei allen vereinfachten Dämpfungsannahmen ebenfalls auf, wer-
den in der Auswertung aber nicht weiter berücksichtigt.  
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Abbildung 4.5: Übertragungsfunktionen am Freiheitsgrad 3 bei Anwendung unterschied-
licher Dämpfungsannahmen 

Verallgemeinert kann der Zusammenhang zwischen fehlerbehafteten Dämpfungsannah-
men und resultierenden Amplitudenfehlern am Beispiel eines Ein-Freiheitsgrad-Systems 
betrachtet werden. Die Schwingungsamplitude q̂  eines Ein-Freiheitsgrad-Systems kann 
leicht mit der Beziehung 

 
22

0 12
f

ϑϑω −
=

m

ˆ
q̂         (4.39) 

ermittelt werden. Der relative Amplitudenfehler ε der Schwingungsamplituden q̂  in Ab-
hängigkeit von Abweichungen der Dämpfungsparameter ϑ∆  ergibt sich dabei aus 

 
)(q̂

)(q̂)(q̂
ϑ

ϑϑϑε −∆+
=  .       (4.40) 
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Grafisch wird der Zusammenhang zwischen dem relativen Amplitudenfehler ε, dem 
Dämpfungsgrad ϑ  und der Abweichung ϑ∆  in Abbildung 4.6 dargestellt 
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Abbildung 4.6: Relativer Amplitudenfehler bei fehlerbehafteter Annahme des Dämp-
fungsgrades  
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Die Festlegung einer zulässigen Fehlergröße bei der Vorhersage von Schwingungsampli-
tuden ist im Wesentlichen abhängig von Problemstellung und Anwendungsgebiet. Für die 
Vorhersage des dynamischen Verhaltens schiffbaulicher Konstruktionen erscheint in An-
betracht von Unsicherheiten, z.B. bei der Beschreibung der Erregung, eine Vorhersage-
genauigkeit von etwa 20 Prozent als durchaus akzeptabel. Diese Vorhersagegenauigkeit 
wird im dargestellten Beispiel durch die Anwendung der modalen Dämpfung erreicht. Aus 
der Literatur sind Berechnungsbeispiele mit ähnlichen Abweichungen bei einer nähe-
rungsweisen Annahme proportionaler Dämpfungsverteilung bekannt. Diese Vorhersage-
genauigkeit kann unter einigen Umständen, z.B. bei der Wirkung diskreter Dämpfer auf 
lokale Schwingungsamplituden (Motorabstützungen), nicht erreicht werden. Für solche 
Problemstellungen und andere Anwendungen mit erhöhten Genauigkeitsanforderungen 
aus z.B. der Luft- und Raumfahrt, ist der Einsatz des proportionalen Dämpfungskonzeptes 
in Frage zu stellen. 

Wie bereits beschrieben, ist die experimentelle Ermittlung nicht-proportionaler Dämp-
fungsparameter kaum möglich. Mit der experimentellen Modalanalyse ist lediglich eine 
Bestimmung der Diagonalelemente der modalen Dämpfungsmatrix möglich, anwendbare 
Verfahren zur Bestimmung der Außerdiagonalelemente der modalen Dämpfungsmatrix 
sind nicht verfügbar. Verfahren zur Bestimmung der vollständigen physikalischen Dämp-
fungsmatrix sind fehleranfällig und zum Teil an vereinfachende Annahmen gebunden. 

Bei einer theoretischen Vorhersage des dynamischen Verhaltens können Masse- und 
Steifigkeitsparameter im Wesentlichen aus der Geometrie und den Materialeigenschaften 
abgeleitet werden. Die Beschreibung der Dämpfung als werkstoffabhängige Relativdämp-
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fung in Form von Verlustfaktoren stellt erfahrungsgemäß aber nicht den Hauptanteil der 
Dämpfungswirkung dar. Dieser wird verursacht durch eine Summe von Dämpfungswir-
kungen in z.B. Fügestellen, Verbundkonstruktionen, Beschichtungen, Einrichtungen usw. 
und ist theoretisch nicht erfassbar. Die Erfassung nicht-proportionaler Dämpfungseffekte 
aufgrund von z.B. diskreten Dämpfern bei einer Überlagerung mit modaler Dämpfung ist 
bei der rechnerischen Vorhersage hingegen möglich.  

Aufgrund der vorausgegangenen Darstellungen erscheint die Anwendung des modalen 
Dämpfungskonzeptes eine praktikable und hinreichend genaue Möglichkeit zu Berück-
sichtigung von Dämpfungseffekten im Bereich schiffbaulicher Strukturen. Ziel muss es 
daher sein, auf experimentellem Weg eine umfassende Datenbasis von modalen Dämp-
fungsparametern zu ermitteln. Anzustreben ist dann die Verwendung einer vollständigen 
modalen Dämpfungsmatrix. Da dies nicht immer möglich sein wird, sollten auf Grundlage 
dieser experimentell ermittelten Datenbasis modale Dämpfungsmatrizen näherungsweise 
aufgestellt werden. Dies kann z.B. im modalen Raum durch eine Interpolation zwischen 
bekannten modalen Dämpfungsgraden, der Anwendung der CAUGHEY’schen Reihe oder 
auch durch frequenzabhängige RAYLEIGH-Parameter erfolgen. Je mehr modale Dämp-
fungskennwerte für diese Näherungen bekannt sind, umso genauer wird auch das Vor-
hersageergebnis sein. Neben einer Ermittlung von Dämpfungskennwerten kann die Be-
stimmung der Komplexität der dazugehörigen Eigenvektoren Aufschluss über die Eignung 
des proportionalen Dämpfungskonzeptes geben bzw. auf eine fehlerbehaftete Identifikati-
on der Parameter aufmerksam machen. 

 

4.4 Das Übertragungsverhalten mechanischer Systeme 

Das Ziel einer experimentellen Systemanalyse ist eine mathematische Beschreibung des 
dynamischen Systemverhaltens (modales Modell) auf Grundlage experimentell ermittelter 
Systemeingangs- und Ausgangsbeziehungen. Systemeingänge sind die auf das mecha-
nische System einwirkenden Erregerkräfte, Systemausgänge die daraus resultierenden 
Schwingungsantworten (Abbildung 4.7). Die aus dem Verhältnis von Ein- und Ausgängen 
resultierende komplexe Frequenzgangmatrix (bzw. Übertragungsmatrix) nimmt bei der 
Systemidentifikation eine bedeutende Stellung ein. So können aus den Elementen der 
Frequenzgangmatrix die modalen Kennwerte des mechanischen Systems bestimmt wer-
den. 

Abbildung 4.7: Systemeingangs- / Systemausgangsbeziehung 

Die Art der verwendeten Eingangsgrößen ist dabei ein wichtiges Kriterium bei der Ermitt-
lung der Übertragungsmatrix. Eingangsgrößen können determiniert, dass heißt explizit 
analytisch beschreibbar und vorhersagbar oder stochastisch, also regellos und nur über 
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Wirkung Ursache 
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ihre statistischen Eigenschaften beschreibbar sein (siehe auch [22]). Im Zusammenhang 
mit den hier verwendeten Identifikationsverfahren interessieren von den deterministischen 
Eingangsgrößen die transienten und harmonischen sowie von den stochastischen Ein-
gangsgrößen die stationären. Die sich daraus ergebenden unterschiedlichen Beschrei-
bungen des Übertragungsverhaltens im Frequenzbereich für determinierte und stochasti-
sche Prozesse werden im Folgenden dargestellt. 

 

4.4.1 Das Übertragungsverhalten im Frequenzbereich für determinierte Ein-
gangsgrößen 

Bei determinierten Eingangsgrößen kann das Übertragungsverhalten eines mechanischen 
Systems im Frequenzbereich mit Hilfe einer komplexen Frequenzgangmatrix )( ΩjH  in 
der Form 

 
)(
)()(

Ω
Ω

=Ω
j
jj

f
qH         (4.41) 

dargestellt werden, wobei  und )( Ωjf )( Ωjq  die Fourier-Transformierten von f(t) und q(t) 
entsprechend der Transformationsgleichung 

        (4.42) dtetxjx tj∫
∞

∞−

Ω−=Ω )()(

sind, unter der Voraussetzung, dass die Signale folgende Bedingung erfüllen: 

 .         (4.43) ∫
∞

∞−
∞<dttx )(

Erfüllen die Signale die Forderung der Beschränktheit entsprechend Gleichung (4.43) 
nicht, wird allgemein die Laplace-Transformation angewendet. Der Übergang von der 
daraus resultierenden allgemeinen Beschreibung des Übertragungsverhaltens unter Ver-
wendung der Übertragungsmatrix H(s) (Laplace-Transformation) zur Frequenzgangmatrix 

 (Fourier-Transformation) kann u.a. [22] entnommen werden. Zur experimentellen 
Ermittlung (Schätzung) der Frequenzgangmatrix wird auf Abschnitt 5.1 verwiesen. 

)( ΩjH

Werden die Gleichung des mechanischen Systems (M, D, K) mit dem Eingangsvektor 
und dem Ausgangsvektor  (Gleichung (4.1)) durch Anwendung der Fourier-

Transformation in den Frequenzbereich transformiert, so ergibt sich 
)(tf )(tq

 )()()( 2 Ω=Ω⋅+Ω+Ω− jjj fqKDM .      (4.44) 

Durch Umstellen von Gleichung (4.44) und einem Vergleich mit Gleichung (4.41) kann die 
komplexe Frequenzgangmatrix )( ΩjH  geschrieben werden als 

12 )()( −+Ω+Ω−=Ω KDMH jj .      (4.45) 

Die Kehrmatrix von wird als dynamische Steifigkeitsmatrix bezeichnet. )( ΩjH
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4.4.1.1 Das Übertragungsverhalten des ungedämpften Systems 

Die Anwendung der Fourier-Transformation auf die Bewegungsgleichung (4.10) eines 
ungedämpften Systems (M, D=0, K) ergibt 

        (4.46) )()()( 2 Ω=Ω+Ω− fqKM

oder umgestellt nach dem Vektor )(Ωq  

)()()( 12 Ω+Ω−=Ω − fKMq .       (4.47) 

Nach dem Einsetzen der Modaltransformation  (siehe Gl. 4.12) und den Or-
thogonalitätsbeziehungen (siehe Gl. 4.13) erhalten wir als Antwort des Systems auf eine 
harmonische Erregung  in physikalischen Koordinaten 
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Im Zähler von (4.48) steht das Produkt der beiden Eigenschwingungsvektoren, die reellen 
Konstanten  sind die Elemente der diagonalen modalen Massenmatrix. Aus einem 
Vergleich der Gleichungen (4.48) und (4.44) erhalten wir die Frequenzgangmatrix des 
ungedämpften Systems als Superposition der Frequenzgänge ungedämpfter Einmassen-
schwinger mit 
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Das Element )(~
Ωijh  der Frequenzgangmatrix stellt den Frequenzgang zwischen der Ant-

wort am Systempunkt i infolge der Krafterregung am Systempunkt j dar und hat die Form 
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4.4.1.2 Das Übertragungsverhalten des allgemein gedämpften Systems 

Ausgehend von der Zustandsgleichung in generalisierten Koordinaten (4.28) der Form 
, der Koordinatentransformation (4.27) und den Orthogona-

litätsbeziehungen (4.29) erhält man nach Übergang in den Frequenzbereich ein System 
von 2n entkoppelten Gleichungen erster Ordnung in den Zustandskoordinaten  mit 
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Die Lösungen von Gleichung (4.51) treten konjugiert komplex auf. Werden die konjugiert 
komplexen Anteile separiert, so erhält man als Frequenzgangmatrix des Systems mit 
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den Teil von (4.51), der den Verschiebungsvektor )( Ωjq  mit dem Erregervektor )( Ωjf  
direkt verknüpft (siehe Gleichung (4.20)) [21]. Die komplexen Konstanten  (komplexe 
modale Masse) sind darin die Elemente der diagonalen Matrix . Aus den komple-

ka
ΨAΨ ˆˆ T
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xen Eigenschwingungsvektoren  und der komplexen Konstante aT
kk ψψ , k kann die kom-

plexe Residuumsmatrix der k-ten Eigenschwingung in der Form 
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gebildet werden. Die Elemente der Residuumsmatrix rijk werden als Residuen oder zutref-
fender als modale Konstanten bezeichnet, da sie für jedes Paar von Punkten i und j und 
jede Eigenform k eine eindeutig skalierte Konstante darstellen. Sie haben eine große Be-
deutung speziell bei der experimentellen Parameteridentifikation. Unter Verwendung der 
Residuumsmatrizen (4.53) folgt damit für die Frequenzgangmatrix  
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Der Frequenzgang hij zwischen den Systempunkten i und j bei Krafterregung in j als Ele-
ment der Frequenzgangmatrix hat die Form 
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4.4.1.3 Das Übertragungsverhalten des proportional gedämpften Systems 

Ausgangspunkt für die Darstellung des Übertragungsverhaltens proportional gedämpfter 
Systeme bilden die durch die Modaltransformation (4.12) in modale Koordinaten überführ-
ten entkoppelten n Differentialgleichungen zweiter Ordnung (4.18). Ähnlich wie beim un-
gedämpften System erhält man die Frequenzgangmatrix  des proportional ge-
dämpften Systems unter Einbeziehung der Dämpfungsmatrix aus der Superposition der 
Produkte 

)(~ ΩjH

T
kkψψ ~~  der reellen Eigenvektoren kψ~  des dazugehörigen ungedämpften Systems 
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Die Frequenzgänge als Elemente der Frequenzgangmatrix die Form haben 
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Der Frequenzgang (4.57) kann auch mit Einführen einer reellen modalen Konstante (Re-
siduum)  k

T
jkikijk mr /~~~ ψψ=  dargestellt werden als 
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Werden auch beim proportional gedämpften System die konjugiert komplexen Anteile wie 
beim allgemein gedämpften System (4.52) separiert, so ergibt sich für die Frequenz-
gangmatrix die oft verwendete Form  
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Durch einen Vergleich von (4.52) und (4.59) kann die komplexe Residuenmatrix des pro-
portional gedämpften Systems bestimmt werden. Sie ist rein imaginär und hat die Form 
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Ein Frequenzgang des proportional gedämpften Systems kann somit unter Verwendung 
von (4.60) analog zu Gleichung (4.55) wie folgt geschrieben werden: 
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4.4.2 Das Übertragungsverhalten im Frequenzbereich für stochastische Ein-
gangsgrößen 

Können Signale nicht explizit analytisch beschrieben werden, dann müssen statistische 
Aussagen zur Beschreibung des Verhaltens verwendet werden. Diese Art der Beschrei-
bung von Signalen hat wiederum einen Einfluss auf die Ermittlung des Übertragungsver-
haltens (Frequenzgangmatrix) der mechanischen Systeme. Zunächst sollen aber einige 
Kennfunktionen stochastischer Signale erläutert werden. 

 

4.4.2.1 Kennfunktionen stochastischer Signale 

Autokorrelationsfunktionen: 

Die Autokorrelationsfunktion beschreibt den statistischen Zusammenhang eines Signals 
x(t) zu verschiedenen Zeiten und ist für ergodische, stationär stochastische Signale defi-
niert als 

 ∫ −∞→
+=+=

T

TTxx txtxdttxtx
T

R )()()()(
2
1lim)( τττ ,     (4.62) 

wobei τ eine zeitliche Verschiebung sowie T die Länge des betrachteten Zeitfensters ist. 
Die Autokorrelationsfunktion kann als Verallgemeinerung der Definition des quadratischen 
Mittelwertes angesehen werden, nur mit dem Unterschied, dass die Funktion x(t) nicht mit 
sich selbst, sondern mit der auf der Zeitachse um den Betrag τ  verschobenen Funktion 
x(t+τ) multipliziert und dann der Mittelwert gebildet wird. An der Stelle τ = 0 entspricht der 
Wert der Autokorrelationsfunktion dem quadratischen Mittelwert. 

Die Autokorrelationsfunktion beschränkt sich nicht nur auf stationäre stochastische Signa-
le sondern kann auch auf determinierte Signale angewendet werden. So können z.B. bei 
überlagerten Signalen periodische Anteile des Signals erkannt und von stochastischen 
getrennt werden. 
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Kreuzkorrelationsfunktionen: 

In vielen Fällen ist nicht nur die Autokorrelation sondern auch die statistische Verwandt-
schaft zwischen zwei verschiedenen Signalen x(t) und y(t) von Interesse. Es können die 
Signale unterschiedlicher Messstellen oder die Messung von Systemein- und Systemaus-
gängen sein. Die Kreuzkorrelationsfunktion ist in diesem Fall definiert als 

 ∫ −∞→
+=+=

T

TTxy tytxdttytx
T

R )()()()(
2
1lim)( τττ .     (4.63) 

Bisher wurden nur Kennwerte stochastischer Signale im Zeitbereich beschrieben. Analog 
zur Vorgehensweise bei deterministischen Signalen ist es sinnvoll, auch die stochasti-
schen Kenngrößen als Funktion der Frequenz zu definieren. Die spektralen Leistungs-
dichten werden dabei über die Fouriertransformierten der Korrelationsfunktionen gebildet. 
Diese Transformation wird als Wiener-Khintchine-Transformation bezeichnet. 

 
Autoleistungdichtespektrum: 

Das (zweiseitige) Autoleistungsdichtespektrum ist für ergodische stationär stochastische 
Signale definiert als 

 .       (4.64) ∫ ∞−

Ω−=Ω ττ τ deRS j
xxxx )()(

+∞

In der Praxis wird auch oft das einseitige Autoleistungsdichtespektrum Gxx verwendet. Es 
folgt aus der einseitigen Fouriertransformation und ist definiert als 

  für )(2)( Ω=Ω xxxx SG ∞<Ω≤0 .     (4.65) 

Die Funktionen Sxx(Ω) und Gxx(Ω) sind positiv reell und enthalten keine Phaseninformatio-
nen. 

 
Kreuzleistungdichtespektrum: 

Das (zweiseitige) Kreuzleistungsdichtespektrum ist für ergodische stationär stochastische 
Signale ist analog zu Gleichung (4.64) definiert als 

 .       (4.66) ∫ ∞−

Ω−=Ω ττ τ deRjS j
xyxy )()(

+∞

Entsprechend Gleichung (4.65) kann auch das einseitige Kreuzleistungsdichtespektrum 
Gxx ermittelt werden. Es folgt aus der einseitigen Fouriertransformation und ist definiert als 

  für )(2)( Ω=Ω jSjG xyxy ∞<Ω≤0 .     (4.67) 

Die Funktionen Sxy(jΩ) und Gxy(jΩ) sind komplex und enthalten Phaseninformationen. Zur 
praktischen Ermittlung (Schätzung) der Leistungsdichtespektren wird auf Abschnitt 5.1 
verwiesen. 
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Kohärenzfunktion: 

Als Maß für die statistische Abhängigkeit zweier Signale im Frequenzbereich wird in der 
Praxis häufig die reelle Kohärenzfunktion verwendet. Sie ist definiert als 
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  mit .   (4.68) 1)(0 2 ≤Ω≤ xyγ

 

4.4.2.2 Übertragungsverhalten im Frequenzbereich 

Für den Fall einer stationär stochastischen Erregung f(t) des mechanischen Systems 
(Gleichung (4.1)) gelten nach [22] die folgenden Beziehungen: 

 )()()()( ΩΩΩ=Ω jj T
ffqq HSHS  sowie     (4.69) 

 .       (4.70) )()()( ΩΩ=Ω jj fffq HSS T

Für die Frequenzgangmatrix )( ΩjH  bestehen die gleichen Zusammenhänge wie bereits 
in Abschnitt 4.4.1 dargestellt. 
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5. Ermittlung des dynamischen Verhaltens mechanischer 
Systeme 

Die Ermittlung des dynamischen Systemverhaltens kann sowohl unter Verwendung expe-
rimenteller als auch rechnerischer Verfahren erfolgen. Beide Verfahren haben ihren Aus-
gangspunkt in unterschiedlichen Arten der Modellbeschreibung. Wie Abbildung 5.1 ent-
nommen werden kann (siehe auch Abschnitt 4), gibt es diesbezüglich drei Möglichkeiten 
der Beschreibung des Systemverhaltens. Es sind die Beschreibung des Systems im phy-
sikalische Raum auf Grundlage der Parametermatrizen M, D, K , die Beschreibung durch 
ein modales Modell auf Grundlage der Eigenwerte λk und der Eigenvektoren  (Eigen-
schwingungsgrößen) sowie die Beschreibung des Systems durch das Antwortverhalten 
bei z.B. Einheitserregung auf Grundlage von Frequenzgängen h

kψ

ij. Die Beschreibungsfor-
men sind dabei einander äquivalent. Die Vorgehensweisen bei der experimentellen und 
der rechnerischen Ermittlung sind in der Regel gegenläufig. 

 

Rechnerische Ermittlung des Systemverhaltens 

Rechnerische Modalanalyse 

 

Abbildung 5.1: Vorgehensweisen bei der Ermittlung des dynamischen Systemverhaltens 
 
Die Modalanalyse ist allgemein ein Verfahren zur Bestimmung systembeschreibender 
modaler Parameter diskretisierter mechanischer Schwingungssysteme mit n Freiheitsgra-
den. Sie liefert als Ergebnis die Eigenschwingungsgrößen einer Struktur, wobei aus der 
Superposition der einzelnen n Eigenschwingungen das mögliche Schwingungsverhalten 
des Systems dargestellt werden kann. Jede Eigenschwingung kann dabei durch vier Ei-
genschwingungsgrößen vollständig beschrieben werden: Eigenfrequenz, Dämpfungskon-
stante, generalisierte Masse sowie Eigenschwingungsvektor. 

Die Lösung des Eigenwertproblems der diskretisierten Bewegungsgleichung auf Grundla-
ge der Parametermatrizen M, D, K (4.1) liefert die Eigenschwingungsgrößen des dynami-
schen Systems und wird als theoretische oder rechnerische Modalanalyse bezeichnet. 
Die Beschreibung des Systemverhaltens unter Verwendung von Eigenschwingungsgrö-

Experimentelle Ermittlung des Systemverhaltens 

Experimentelle Modalanalyse 

Zwangsschwingungsrechnung 

 
Physikalisches Modell 

Parametermatrizen 
M, D, K 

 
Modales Modell 

Eigenschwingungsgrößen 
ΨΛ,  

 
Antwortmodell 

Frequenzgangmatrix 
H(jω)

Experimentelle Identifikation der 
Parametermatrizen  
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ßen ist äquivalent der Beschreibung unter Verwendung der Systemparametermatrizen (M, 
D, K). In der Regel wird die rechnerische Modalanalyse auf Grundlage der Systemglei-
chungen des dazugehörigen ungedämpften Systems (4.10) durchgeführt, als Ergebnis 
werden Eigenfrequenzen und dazugehörige Eigenschwingungsvektoren ermittelt. Grund-
lage für die Durchführung der rechnerischen Modalanalyse ist daher zumindest die 
Kenntnis der Massenmatrix M und der Steifigkeitsmatrix K.  

Steht das dynamische System als reales Objekt zur Verfügung, können die Eigenschwin-
gungsgrößen mit Hilfe der experimentellen Modalanalyse ermittelt werden. Die Experi-
mentelle Modalanalyse nimmt im Rahmen dieser Arbeit eine hervorgehobene Stellung 
ein, da insbesondere auch Dämpfungsparameter ermittelt werden können. Für die expe-
rimentelle Ermittlung der Systemeigenschaften können unterschiedliche Verfahren der 
Modalanalyse angewendet werden.  

Eine Möglichkeit ist die Anwendung der klassischen Modalanalyse. Die Struktur wird da-
bei künstlich angeregt (z.B. transiente oder harmonische Erregersignale). Die Zeitverläufe 
von Erregung sowie der resultierenden Strukturantworten (Beschleunigungssignale) wer-
den aufgezeichnet. Basierend auf den aufgezeichneten Zeitverläufen werden Schätzun-
gen der Frequenzgänge hij(jΩ) ermittelt (zusammengefasst in der Frequenzgangmatrix 
H(jΩ)), aus denen unter Anwendung unterschiedlicher Identifikationsverfahren (Zeit- und 
Frequenzbereichsverfahren) die modalen Parameter des zugrunde gelegten mathemati-
schen Modells (z.B. (4.52) oder (4.59)) ermittelt werden können. 

Eine andere Möglichkeit ist die Anwendung der operativen Modalanalyse. Im Gegensatz 
zur klassischen Modalanalyse basiert die operative Modalanalyse ausschließlich auf den 
aufgezeichneten Strukturantworten. Die Erregung erfolgt durch natürliche Umgebungsbe-
dingungen wie z.B. Wind, Wellen, Betriebszustände etc.). Eine Aufzeichnung von Erre-
gerkräften ist dabei nicht notwendig. Die Ermittlung der modalen Parameter kann im Zeit- 
sowie im Frequenzbereich erfolgen. Aufgrund der fehlenden Informationen bezüglich der 
Anregung sind die identifizierten Eigenschwingungsvektoren unskaliert. Dieses Verfahren 
ist besonders geeignet für große, künstlich schwer erregbare Strukturen (Bauwerke, 
Schiffe) oder für Strukturen, die ständig einer nicht erfassbaren, natürlichen Erregung (in 
nicht zu vernachlässigender Größenordnung) ausgesetzt sind (z.B. schwimmende Steg-
systeme). 

Im Allgemeinen gibt es Abweichungen und Unterschiede zwischen den Ergebnissen von 
experimenteller und rechnerischer Modalanalyse. Anhand der Abweichungen ist eine Be-
wertung der Qualität der Vorhersagemodelle (meist Finite-Element-Modelle) möglich. Ba-
sierend auf den experimentellen Ergebnissen kann außerdem eine zielgerichtete Anpas-
sung von Modellparametern innerhalb der FE-Modelle vorgenommen werden, um so die 
Vorhersagegenauigkeit zu verbessern [46, 47, 48, 49, 11]. 

Auf der Grundlage von Eigenfrequenzen und dazugehörigen Eigenschwingungsvektoren 
ist ein vollständiger Modellvergleich nur unter der Annahme einer richtigen Modellierung 
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entweder von Masse oder Steifigkeit möglich. In [50] werden daher Methoden vorgestellt, 
die die modalen Massen und modalen Steifigkeiten in diesen Vergleich mit einbeziehen. 

Auf ähnliche Weise lässt sich dieser Modellvergleich auch durch die Gegenüberstellung 
von experimentell und auf Grundlage einer Zwangsschwingungsrechnung (Erregung 
durch eine Einheitskraft von 1N) rechnerisch ermittelten Übertragungsfunktionen vervoll-
ständigen. Zwangsschwingungsrechnungen erfolgen durch die Lösung des diskretisierten 
inhomogenen Bewegungsgleichungssystems (4.1) z.B. durch Verfahren der modalen Su-
perposition unter Verwendung der im Experiment ermittelten Dämpfungsparameter. Durch 
den Vergleich können außerdem auch die Annahmen zur Dämpfung im Modell überprüft 
werden. Im Folgenden werden die einzelnen Verfahren näher erläutert. 

 

5.1 Experimentelle Modalanalyse 

5.1.1 Klassische Modalanalyse 

Die hier dargestellte Vorgehensweise zu Ermittlung der modalen Parameter entspricht 
dem Phasentrennungsverfahren. Nach [22] ist dies die rechnerische Ermittlung der Ei-
genschwingungsgrößen eines Mehrfreiheitsgrad-Systems basierend auf der Zusammen-
setzung der dynamischen Antworten aus den Eigenvektoren. Im Gegensatz zum Phasen-
resonanzverfahren (siehe [22, 23]), bei dem mittels harmonischer Mehrpunktanregung die 
Eigenschwingungen jeweils isoliert angeregt werden, ist der experimentelle Aufwand rela-
tiv gering. 

 
5.1.1.1 Experimentelle Ermittlung der Frequenzgangmatrix 

Die Grundlage für die Bestimmung der modalen Parameter bilden experimentell ermittelte 
komplexe Frequenzgänge hij (jΩ), die in einer komplexen Frequenzgangmatrix H(jΩ) zu-
sammengefasst werden. Die systemtheoretische Beschreibung der Zusammensetzung 
der komplexen Frequenzgänge in Abhängigkeit verschiedener Modellannahmen kann 
dem Abschnitt 4.4.1 entnommen werden. 

Sollen die Frequenzgänge eines Systems bestimmt werden, so muss das System im Vor-
feld in n geeignete Messpunkte diskretisiert werden. Es kann gezeigt werden, dass zur 
Bestimmung der modalen Parameter die Kenntnis einer Zeile oder einer Spalte der Fre-
quenzgangsmatrix ausreichend ist. Bei der Ermittlung einer Spalte wird das System an 
einem Punkt j erregt, und die zugehörigen Antworten an allen n Systempunkten gemes-
sen. Anders wird bei der Zeilenmessung der Erregerpunkt variiert, während der Messort i 
der Antwort konstant gehalten wird. Die Übertragungsfunktion für einen identischen Anre-
gungs- und Antwortpunkt wird als „Drivingpoint“-Frequenzgang bezeichnet. Aus den Ele-
menten der komplexen Frequenzgangmatrix H(jΩ) können dann unter Anwendung unter-
schiedlicher Identifikationsverfahren die Eigenschwingungsgrößen ermittelt werden. 
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Zur Ermittlung der Frequenzgänge werden Zeitsignale von Erregung und Antwort durch 
die schnelle FOURIER-Transformation (FFT) in den Frequenzbereich transformiert. Das 
Ergebnis sind Amplituden- und Phasenspektren. Da in der Praxis die Zeitfunktionen nur 
über eine endliche Zeitdauer T gemessen werden können (vgl. Gleichung (4.42)), sind die 
experimentell ermittelten Frequenzgänge als Schätzungen der Amplitudendichtespektren 
entsprechend 

        (5.1) ∫ Ω=Ω
T tj dtetxTjx
0

)(),(

aufzufassen. Werden die so ermittelten Spektren von Erregung und Strukturantwort ins 
Verhältnis gesetzt, ergibt sich die Schätzung des komplexe Frequenzgang )( Ωjhij  mit 

),(
),(),(

Tjf
TjqTjh

j

i
ij Ω

Ω
=Ω .  (5.2) 

Dabei ist ),( Tjqi Ω die Schätzung des Amplitudendichtespektrum einer Antwort des Sys-
tems am Punkt i und ),( Tjf j Ω die Schätzung des Spektrums der Erregung am Punkt j 
jeweils in Bezug auf eine Messdauer T. In der Praxis sind den gemessenen Signalen von 
Anregung und Antwort im Allgemeinen Störsignale überlagert. Um ihren Einfluss bei der 
Ermittlung der Frequenzgänge zu reduzieren, können verschiedene Bildungsvorschriften 
angewendet werden. Wird die Gleichung (5.2) durch den konjugiert komplexen Term 
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Wird die Gleichung (5.2) hingegen durch den Term TTjqi /),( Ω erweitert, so ergibt sich  
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Die Größen qffqffqq SSSS ,,, sind dabei Schätzungen der Auto- bzw. Kreuzleistungsdich-
tespektren der Signale von Anregung und Antwort (siehe Gleichungen (4.64) und (4.66)). 
Schätzungen auf Grundlage von Gleichung (5.3) werden auch als H1- Schätzung, auf 
Grundlage von Gleichung (5.4) als H2-Schätzung bezeichnet. Es kann gezeigt werden 
[22], dass bei einer zunehmenden Anzahl von Mittelungen bei Anwendung der H1-
Schätzung Störungen der Antwortsignale, bzw. bei Anwendung der H2- Schätzung Stö-
rungen der Erregersignale verschwinden. Die Schätzung H1 stellt dabei eine untere, die 
Schätzung H2 eine obere Schranke des zu ermittelnden Frequenzganges dar. Der Ver-
gleich der Kohärenzfunktion entsprechend Gleichung (4.68) mit den Gleichungen (5.3) 
und (5.4) führt zu dem Ergebnis, dass 
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Die Kohärenzfunktion kann somit als Maß für die Größe des von beiden Schätzungen 
aufgespannten Raumes angesehen werden. Für  sind die Schätzungen 

 und 
1)(2 =Ωγ

)(1 Ωjhij )(2 Ωjhij  identisch. Für die praktische Anwendung sollte eine Kohärenz 
 im interessierenden Frequenzbereich angestrebt werden [51]. 95.0)(2 =Ωγ

Entsprechend den Untersuchungsbedingungen kann eine der beiden Schätzungen aus-
gewählt werden. Auch ist wichtig, dass Mittelungen über mehrere Einzelmessungen die 
Schätzungen der Frequenzgänge im Allgemeinen verbessern. Durch die Berechnung der 
Kohärenz kann die Qualität der ermittelten Frequenzgänge bestimmt werden, was aber 
nur bei Mittelung über mehrere Einzelmessungen sinnvoll ist (bei Einzelmessung 

, siehe [51]) . 1)(2 =Ωγ

Bei der klassischen Modalanalyse gibt es hinsichtlich der Wahl der Erregersignale keine 
Einschränkungen. Die Anregung kann beispielsweise durch ein transientes Signal (Im-
pulssignal eines Hammerschlages) oder auch durch ein harmonisches Kraftsignal (bei 
schrittweiser Änderung der Frequenz) erfolgen. Als Antwortsignale werden bei der Modal-
analyse häufig die gemessenen Beschleunigungen genutzt. Das prinzipielle Vorgehen bei 
der experimentellen Modalanalyse ist in Abbildung 5.2 gezeigt. 

Da die Zeitsignale nur durch Werte zu diskreten Zeitpunkten im Abstand der Abtastzeit 
(reziproke Abtastfrequenz) gegeben sind, ergibt auch die FOURIER-Transformation nur 
Spektren diskreter Spektrallinien. Der Frequenzbereich der gemessenen Spektren ist 
durch die Abtastfrequenz festgelegt. Die Anzahl und somit der Abstand der Spektrallinien 
wird weiterhin von der Messdauer bestimmt. Bei der Aufnahme der Signale und der 
Durchführung der FFT muss beachtet werden, dass Frequenzen oberhalb der halben Ab-
tastfrequenz herauszufiltern sind und eventuell Fensterfunktionen verwendet werden 
müssen, um Fehler durch Aliasing oder Abbruchfehler zu vermeiden (siehe z.B. [52]). 
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Abbildung 5.2: Prinzip der Durchführung der experimentellen Modalanalyse 

 

5.1.1.2 Parameteridentifikation 

Grundlage für die Identifikation von Eigenschwingungsgrößen aus experimentell ermittel-
ten Frequenzgängen ist die Vorgabe der Gleichungsstruktur eines mathematischen Mo-
dells, um die Eigenschwingungsgrößen in ihrer entsprechenden Umgebung identifizieren 
zu können. Ausgehend von Gleichung (4.1) können dies in Abhängigkeit der verwendeten 
Dämpfungsmodelle z.B. die Ansätze (4.55) oder (4.61) sein. Die Verwendung des Ansat-
zes (4.55) auf Grundlage allgemeiner viskoser Dämpfung ermöglicht im Unterschied zum 
Ansatz (4.61) auf Grundlage proportionaler viskoser Dämpfung die Identifikation komple-
xer Eigenvektoren. Wie bereits im Abschnitt 4.3 dargestellt, können komplexe Eigenvekto-
ren Ausdruck für eine nicht-proportionale Dämpfungsverteilung im System sein. Mit Hilfe 
des Ansatzes auf Grundlage allgemeiner viskoser Dämpfung ist jedoch auch nur eine 
Identifikation der Hauptdiagonalelemente der modalen Dämpfungsmatrix möglich. 

Aus den gemessenen Frequenzgängen werden als modale Parameter die Eigenfrequen-
zen ω0k, die modalen Dämpfungsgrade ϑk sowie die modalen Konstanten rijk und daraus 
abgeleitet die Elemente der Eigenvektoren ikψ  ermittelt. Allgemein erfolgt die Bestimmung 
der modalen Parameter indem die Modellparameter aus z.B. Gleichung (4.55) bzw. (4.61) 
so ermittelt werden, dass der daraus resultierende Funktionsverlauf dem experimentell 
ermittelten Verlauf möglichst weit angenähert wird (Kurvenanpassung). Hierzu gibt es 
verschiedene Verfahren, um anhand der gemessenen Frequenzgangfunktionen die pas-
senden modalen Parameter und Komponenten der Eigenvektoren zu identifizieren. 
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Identifikationsverfahren: 

Verfahren zur Identifikation modaler Parameter können auf unterschiedliche Weise klassi-
fiziert werden. Ein erstes Unterscheidungsmerkmal ist der Arbeitsbereich der Verfahren. 
Die Parameteridentifikation kann dabei im Zeit- oder Frequenzbereich erfolgen. Fre-
quenzbereichsverfahren ermitteln die modalen Parameter direkt aus den gemessenen 
Frequenzgängen entsprechend den Modellvorgaben (z.B. Gleichung (4.55) bzw. (4.61)). 
Zeitbereichsverfahren hingegen arbeiten auf Grundlage von Impulsantwort-Funktionen gij, 
gebildet z.B. durch die inverse Fouriertransformation der ermittelten Frequenzgänge. Im-
pulsantwort-Funktionen sind ebenfalls charakteristische Funktionen eines dynamischen 
Systems und beschreiben die Antwort (freie Schwingungen) auf einen Einheitsimpuls im 
Zeitbereich. Für ein allgemein gedämpftes System (Gleichung (4.55)) lassen sich die Im-
pulsantwort-Funktionen bei gegebenen Anfangsbedingungen nach [24] auch darstellen 
als 
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Die Ermittlung der modalen Parameter bei Anwendung von Zeitbereichsverfahren erfolgt 
im Allgemeinen auf Grundlage von Gleichung (5.6). 

Ein weiteres Unterscheidungsmerkmal von Identifikationsverfahren ist die Größe des Fre-
quenzbereiches, auf den die Kurvenanpassung zur Parameteridentifikation angewendet 
wird, bzw. ob die modalen Größen einer Eigenschwingung oder mehrerer Eigenschwin-
gungen gleichzeitig ermittelt werden. Die Identifikationsverfahren werden dann als SDOF 
(Single Degree of Freedom) –Verfahren bzw. MDOF (Multi Degree of Freedom) –
Verfahren bezeichnet. Die SDOF-Verfahren basieren auf der Theorie des Einmassen-
schwingers und können nur zur Analyse von modal nicht gekoppelten Eigenformen ver-
wendet werden. 

Liegen zwei oder mehrere Eigenfrequenzen so dicht zusammen, dass die Eigenform beim 
schwingen in einer Eigenfrequenz von den Eigenformen der benachbarten Eigenschwin-
gung überlagert wird, sind die Eigenschwingungen modal gekoppelt. Zur Identifikation der 
modalen Parameter müssen somit alle zu berücksichtigenden Eigenschwingungen unter 
Verwendung von MDOF-Verfahren gleichzeitig angepasst werden. Der Begriff der moda-
len Kopplung lässt sich z.B. am Beispiel des Übertragungsverhaltens eines Systems mit 
proportionaler Dämpfung (4.44) veranschaulichen. Die Gleichung kann hierzu auch in 
folgender Form geschrieben werden 
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 (5.7) 

Wird das System nun in seiner l-ten Eigenfrequenz mit l0ω=Ω  angeregt, so ergibt sich 
aus Gleichung (5.7) 
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Für den Fall, dass entsprechend Gleichung (5.8) gilt: 0)Rest( 0l ≈=Ω ω , ist die l-te Eigen-
schwingung nicht modal gekoppelt. Trifft dies allerdings nicht zu, muss von modal gekop-
pelten Eigenschwingungen ausgegangen werden. 

Ein letztes wesentliches Unterscheidungsmerkmal bezieht sich auf die Anzahl von expe-
rimentell ermittelten Frequenzgängen, die gleichzeitig zur Parameteridentifikation im 
Rahmen einer Analyse verwendet werden. Es existieren Verfahren, die nur einen Fre-
quenzgang zur Identifikation der modalen Parameter verwenden. Häufig bietet sich hierzu 
die Übertragungsfunktion am „Drivingpoint“ an. Die ermittelten Parameter können demzu-
folge als lokale Schätzungen der Systemparameter aufgefasst werden. Andere Verfahren 
verwenden zur Parameteridentifikation gleichzeitig mehrere Frequenzgänge oder auch 
mehrere Frequenzgänge unterschiedlicher Referenzen (bei Ermittlung mehrerer Spalten 
oder Zeilen der Übertragungsmatrix). Die so ermittelten modalen Parameter stellen dann 
eine globale Schätzung dar. 

Im Folgenden sollen einige der verwendeten Identifikationsverfahren kurz vorgestellt wer-
den. Vertiefende Informationen sowie Herleitungen der verschiedenen Verfahren sind der 
Literatur (z.B. [22, 24, 53] zu entnehmen. 

Das „SDOF-Polynomial-Verfahren“ sowie „Peak-Amplitudenverfahren-Verfahren“ sind 
Beispiele für einfache Einfreiheitsgradverfahren und arbeiten im Frequenzbereich. Es 
werden unter Verwendung eines Frequenzganges jeweils die Parameter einer Eigen-
schwingung anhand des Kurvenverlaufes in Resonanznähe bestimmt. Es ist aber darauf 
hinzuweisen, dass diese einfachen Verfahren in zweierlei Hinsicht Einschränkungen un-
terliegen. Zum einen ist ihre Genauigkeit (Dämpfung und modale Konstante) abhängig 
von der genauen messtechnischen Erfassung der Frequenzgänge im Bereich der Reso-
nanz (insbesondere beim Peak-Amplituden-Verfahren). Zum anderen können nicht be-
rücksichtigte Anteile benachbarter Moden (Annahme der modalen Entkopplung nicht zu-
treffend) die Schätzungen der modalen Parameter beeinflussen. 

Das „Circle-Fit-Verfahren“ ist ebenfalls ein Einfreiheitsgradverfahren, das unter Verwen-
dung eines Frequenzganges die modalen Parameter im Frequenzbereich abschätzt. Re-
al- und Imaginärteil der Übertragungsfunktion werden dabei als Ortskurve dargestellt und 
in Resonanznähe durch einen Kreis approximiert. Durch einen Algorithmus zur Minimie-
rung des mittleren quadratischen Fehlers kann die Genauigkeit des angenäherten Kreises 
erhöht werden. Im Gegensatz zu den zuvor vorgestellten Verfahren kann auch der Ein-
fluss benachbarter Moden bis zu einem gewissen Grade isoliert werden [24, 53].  

Das „Komplex-Exponential-Verfahren“ ist ein Mehrfreiheitsgrad-Verfahren, arbeitet im 
Zeitbereich (siehe Gleichung (5.6)) und ermittelt die modalen Parameter auf Grundlage 
einer Übertragungsfunktion. Es können somit auch modal gekoppelte Eigenschwingungen 
identifiziert werden, wobei die Schätzungen lokalen Charakter haben. 
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Das „Polyreferenz“-Verfahren ist ebenfalls ein Mehrfreiheitsgrad-Verfahren. Es arbeitet im 
Zeitbereich und verwendet mehrere Frequenzgänge mehrerer Referenzen (bei erfolgter 
experimenteller Bestimmung mehrerer Spalten bzw. Zeilen der Übertragungsmatrix) 
gleichzeitig zum Schätzen der Parameter der Eigenschwingungen im betrachteten Fre-
quenzbereich. Zur Kurvenanpassung werden Matrizen mit Polynomfunktionen gebildet, 
deren Parameter durch ein Fehlerquadratminimum-Verfahren aus den FOURIER-
Rücktransformierten der Frequenzgänge ermittelt werden. Die ermittelten modalen Para-
meter stellen eine globale Schätzung des Systemverhaltens dar. 

In vielen praktischen Anwendungsfällen, so auch bei schiffbaulichen Strukturen, ist die 
Annahme modal entkoppelten Systemverhaltens nicht zutreffend, so dass, insbesondere 
bei einer hohen modalen Dichte, die Anwendung von Mehrfreiheitsgrad-Verfahren 
(MDOF) zur Identifikation der modalen Parameter notwendig wird. Zu empfehlen sind da-
bei Verfahren, die eine globale Schätzung der modalen Parameter ermöglichen (Polyrefe-
renz-Verfahren). Sind globale Schätzungen nicht möglich, so können unter Anwendung 
z.B. des Complex-Expotential-Verfahrens einzelne, „gut ausgeprägte“ Frequenzgänge 
(z.B. „Drivingpoint“-Frequenzgang) ausgewertet werden. Die Schätzungen haben dann 
aber nur lokalen Charakter. Für ausgewählte Moden, die den Annahmen der modalen 
Entkopplung genügen, ist die Anwendung des Circle-Fit-Verfahrens möglich.  

Die Vorgabe des einer Identifikation zugrunde liegenden mathematischen Modells, insbe-
sondere bezüglich der Modellierung (bzw. Identifikation) der Dämpfung, erfolgt unabhän-
gig von den beschriebenen Identifikationsverfahren. Die Verfahren ermitteln im Allgemei-
nen die modalen Parameter, je nach Modellvorgabe ((4.55) bzw. (4.61)) sowohl auf 
Grundlage allgemeiner als auch proportionaler viskoser Dämpfung. Da die Festlegung der 
Modellvorgabe vor einer Parameteridentifikation erfolgt, sind die getroffenen Annahmen 
nachträglich zu prüfen und gegebenenfalls zu ändern. Fehlerhafte Annahmen zur Dämp-
fungsmodellierung können die Identifikation der modalen Parameter (nicht nur der Dämp-
fungsparameter) beeinflussen. Nochmals sei hier auch auf die Problematik der reellen 
und komplexen Eigenvektoren hingewiesen (siehe auch Abschnitt 5.3). 

 

5.1.2 Operative Modalanalyse 

5.1.2.1 Experimentelle Ermittlung von Strukturantworten 

Die Ermittlung modaler Parameter bei Anwendung der operativen Modalanalyse basiert 
auf der messtechnischen Erfassung ausschließlich von Strukturantworten, hervorgerufen 
durch die auf die Struktur einwirkenden natürlichen Erregungen wie z.B. Wind und Wellen. 
Eine künstliche Anregung der Struktur sowie eine messtechnische Erfassung von Erre-
gerkräften sind darum nicht notwendig. Eine Anregung durch Umgebungsbedingungen 
kann idealer Weise als unkorreliertes, stationäres, mittelwertfreies, GAUSS-verteiltes wei-
ßes Rauschen ( für .)( konstff =ΩS ∞<Ω<0 ), also allgemein als eine zeitlich zufällig 
verteilte Erregungen, angenommen werden. Für eine effektive Anwendung der Identifika-
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tionsverfahren, insbesondere zur Identifikation gekoppelter Eigenschwingungen, ist au-
ßerdem eine Mehrpunktanregung sicherzustellen. Die Erregung sollte also nicht nur zeit-
lich sondern auch örtlich zufällig verteilt sein (Bereiche „örtlich korrelierender“ Erregungen 
wesentlich kleiner als die Strukturabmessungen). 

Dies ist bei der Untersuchung großer Schiffsstrukturen als gegeben anzusehen, da Wind 
und Wellenlasten im betrachteten Größenmaßstab eine zufällige örtliche Verteilung auf-
weisen. Einschränkungen gibt es bezüglich der spektralen Eigenschaften der Wellenan-
regung, da mit abnehmender Wellenlänge auch die Wellenhöhen abnehmen. Die Anre-
gung kann daher als tiefpassgefiltertes weißes Rauschen angenommen werden. Somit ist 
auch der erfass- und auswertbare Frequenzbereich der Strukturantworten spektral be-
grenzt. 

Werden Strukturen in ihrer natürlichen Umgebung (z.B. Betriebszustand) untersucht, so 
können auch zusätzliche Erregungen durch den Betrieb von Maschinen und Aggregaten 
auf die Struktur einwirken, die oft harmonische sind. Die Spektren der Anregung und dar-
aus resultierend auch die der Strukturantworten können somit harmonische Anteile ent-
halten, die im Verlauf der Parameteridentifikation von den strukturellen Moden separiert 
werden müssen. Hierfür existieren verschiedene Verfahren bzw. Vorgehensweisen (siehe 
Abschnitt 6.5). 

Die in den letzten Jahren zunehmende Anwendung der operativen Modalanalyse ist nicht 
zuletzt auf die beschleunigte Entwicklung von Sensorik und Messdatenerfassung zurück-
zuführen. Strukturantworten infolge natürlicher Erregung sind im Allgemeinen sehr klein, 
was zu erhöhten Anforderungen an die Empfindlichkeit und die dynamische Bandbreite 
(hohe dynamische Auflösung, geringer Rauschpegel) von Sensoren führt. Harmonische 
Anteile des Antwortspektrums infolge im Betrieb befindlicher Maschinen und Aggregate 
können unter Umständen die Anteile infolge der natürlichen, stochastischen Anregung um 
ein Vielfaches übersteigen und führen zu erhöhten Anforderungen an die dynamische 
Auflösung (geringes digitales Rauschen) des Datenerfassungssystems. 

Neben der Qualität der aufgezeichneten Daten sind die erforderlichen Messdauern si-
cherzustellen. Die Korrelationsdauer für einen ausgewählten Mode bei stochastischer 
Anregung beträgt nach [25] . Ein Datensegment sollte mindestens diese Zeit-
dauer aufweisen, um den Einfluss von Abbruchfehlern (Leakage) bei der Ermittlung der 
Leistungsdichtespektren (siehe auch Abschnitt 5.1.2.1) deutlich zu minimieren. Bei der 
Annahme, dass für eine zuverlässige Schätzung der spektralen Leistungsdichten 100 
Mittelungen notwendig sind, ergibt sich die Gesamtmessdauer aus 
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Analog zur klassischen Modalanalyse müssen die Systemantworten an unterschiedlichen 
Orten der Struktur aufgenommen werden. Dabei sind die Anzahl, die Position sowie die 
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Orientierung der zu messenden Freiheitsgrade festzulegen, um die interessierenden Ei-
genschwingformen eindeutig unterscheidbar aufzulösen. Sind mehrere Messreihen not-
wendig, um alle Datensätze aufzuzeichnen, ist die Verwendung von Referenzsensoren 
erforderlich, die ihre Positionen während der gesamten Untersuchung beibehalten.  

 

Abbildung 5.3: Zusammensetzung der aufgezeichneten Strukturantworten 

Als Ergebnis des messtechnischen Teils der Untersuchung liegen Zeitdatensätze von 
verschiedenen Messstellen vor, die sich, wie in Abbildung 5.3 dargestellt, aus unter-
schiedlichen Anteilen zusammensetzen. 

Die weitere Aufgabe besteht nun darin, unter Anwendung geeigneter Identifikationsverfah-
ren die strukturellen Moden aus dem zusammengesetzten Antwortspektrum zu separie-
ren, sowie deren modale Parameter zu bestimmen. Als modale Parameter können Eigen-
kreisfrequenzen k0ω , Dämpfungsgrade kϑ  sowie Eigenschwingungsvektoren  ermittelt 
werden. Aufgrund fehlender Informationen über die Erregung ist die Ermittlung modaler 
Konstanten bzw. skalierter Eigenschwingungsvektoren in der Regel nicht möglich. Auf 
spezielle Verfahren der Ermittlung skalierter Eigenschwingungsvektoren auf Grundlage 
wiederholter Messungen mit Zusatzmassen (z.B. [54, 55]) soll hier nicht eingegangen 
werden. 

kψ

 
5.1.2.2 Parameteridentifikation 

Verfahren zur Identifikation modaler Parameter auf Grundlage gemessener Strukturant-
worten bei stochastischer Anregung existieren sowohl für den Zeit- als auch den Fre-
quenzbereich. Einen Überblick über die unterschiedlichen Verfahren wird z.B. in [25, 26] 
gegeben. Für Abbildung 5.4 wurde aus [26] eine Darstellung übernommen, die Zusam-
menhänge veranschaulicht und einzelne Verfahren sowie deren zugrunde liegenden 
Techniken vorstellt. 
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ω

Numerical techniques used: 

FFT fast Fourier transformation  SVD singular value decomposition 
LS least squares fitting  EVD eigenvector decomposition 
QR orthogonal decomposition 

Abbildung 5.4: Identifikationsverfahren der operativen Modalanalyse, aus [26] 

Frequenzbereichsverfahren sind in der Regel nicht-parametrische Identifikati
ren. Ihnen liegen Schätzungen der Leistungsdichtespektren der Struktu
zugrunde (siehe auch [22, 56]). Ausgangspunkt für die Anwendung parametri
bereichsverfahren können zum einen Schätzungen der Korrelationsfunktionen
direkt die aufgezeichneten Zeitdatensätze sein. Im Rahmen der durchgeführte
chungen wurden die Enhanced Frequency Domain Decomposition Technik (
Frequenzbereichsverfahren sowie die Stochastik Subspace Identification Tec
als Zeitbereichsverfahren, direkt basierend auf gemessenen Zeitdatensätzen,
det. Im Folgenden sollen beide Verfahren kurz erläutert werden. 

 
Frequenzbereichsverfahren: Frequency Domain Decomposition Technique (FD

Ausgangspunkt dieses von Brinker et al [57, 58, 59] im Jahre 2000 vorgestellt
rens bildet die Darstellung des Übertragungsverhaltens mechanischer System
quenzbereich bei stochastischer Anregung entsprechend Gleichung (4.69). 

Erfolgt die Erregung des Systems durch zeitlich und örtlich unkorreliertes we
schen, was bedeutet, dass die dazugehörige Leistungsdichtematrix im Idealfal
schließlich diagonal besetzte Matrix  ist, so kann zusammen m
stellung der Übertragungsmatrix des allgemein gedämpften Systems entsprec
chung (4.54) die Systemantwort beschrieben werden mit 

diagff j SS =Ω)(
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Das Leistungsdichtespektrum der Systemantworten lässt sich somit unter Berücksichti-
gung unbekannter Skalierungsfaktoren (Diagonalelemente der Matrix ) als eine mo-
dale Superposition darstellen bzw. in modale Komponenten zerlegen. Die Diagonalele-
mente der Matrix  können dabei frequenzinvariant (ideal weißes Rauschen) oder in 
Abhängigkeit der realen Gegebenheiten frequenzveränderlich sein ( ). Nach [57, 
59] ist die Darstellung der Systemantworten als Überlagerung modaler Komponenten 
auch dann möglich, wenn die Matrix  einen Rangabfall aufweist, die Erregung also 
zum Teil örtlich korreliert und die Matrix nicht ausschließlich diagonal besetzt ist. Voraus-
setzung ist, dass bei einer beliebigen Frequenz 

diagS

diagS
)( ΩjdiagS

ffS

Ω  nur wenige Moden (meist ein oder 
zwei) einen signifikanten Anteil an der Systemantwort haben. Generell können aber bei 
einer zunehmend örtlich unkorrelierten Anregung (unabhängige natürliche Anregung an 
einer zunehmenden Anzahl von Freiheitsgraden) verbesserte Ergebnisse erzielt werden. 

Die Leistungsdichtematrix der Systemantworten  beschreibt das Antwortverhalten der 
Struktur in physikalischen Koordinaten q. Auch hier ist es möglich, entsprechend der 
Transformationsbeziehung (4.12), die Leistungsdichtematrix in modale Koordinaten x zu 
transformieren. Es folgt somit 

qqS

 .       (5.11) T
xxqq jj ΨSΨS )()( Ω=Ω

Die Matrizen in physikalischen und modalen Koordinaten sind über die Modalmatrix mit-
einander verknüpft. Da die einzelnen Moden in der Regel nicht miteinander korrelieren, ist 
die Spektralmatrix in modalen Koordinaten eine Diagonalmatrix. Die in der Modalmatrix 
zusammengefassten Eigenvektoren sind orthogonal. Gleichung (5.11) entspricht somit 
einer Singulärwertzerlegung der spektralen Leistungsdichtematrix. Wird die Singulärwert-
zerlegung für jeden aufgenommenen Frequenzschritt durchgeführt, so erhält man den 
Verlauf der Singularwerte über der Frequenz. Im Bereich der Resonanz wird der erste 
Singulärwert maximal und entspricht dem Verlauf des Autoleistungsdichtespektrums. Bei 
Resonanz ist der dazugehörige Singulärvektor gleich dem Eigenvektor. Für den Fall ge-
koppelter Moden werden auch die nachfolgenden Singulärwerte groß. Erfüllt die Anre-
gung die bereits genannten Anforderungen, so ergibt der Verlauf der Singulärwerte eine 
Darstellung der Autoleistungsdichtefunktionen der entkoppelten Moden des Systems. Bei-
spielhaft wird in Abbildung 5.5 eine Singulärwertzerlegung der spektralen Leistungsdich-
tematrizen der Systemantworten eines diskreten Schwingungssystems (Abbildung 4.1) 
dargestellt, wobei der Vorgang von Erregung und Datenerfassung rechnerisch simuliert 
wurde. 

Eigenfrequenzen und Dämpfungen können anhand des durch die Singulärwertzerlegung 
ermittelten Autoleistungsdichtespektrums bestimmt werden (Enhanced Frequency Do-
main Decomposition, EFDD). Hierzu wird der Verlauf der Singulärwerte im Bereich der 
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Resonanz in den Zeitbereich transformiert. Die Größe des Bereiches wird über die Ortho-
gonalitätseigenschaften (MAC-Kriterium, siehe Gleichung (5.14)) der dazugehörigen Sin-
gulärvektoren festgelegt. Bei gekoppelten Moden kann auch der Verlauf des zweiten Sin-
gulärwertes in den zu transformierenden Bereich mit einbezogen werden, wie in Abbil-
dung 5.6 zu sehen ist. Als Ergebnis einer Transformation in den Zeitbereich liegt die Au-
tokorrelationsfunktion der betrachteten Eigenschwingung vor. Aus ihr lassen sich mit Hilfe 
einfacher Verfahren Eigenfrequenz und Dämpfung bestimmen (siehe Abbildung 5.7). 

 

Abbildung 5.5: Verlauf der Singulärwerte am Beispiel eines diskreten Schwingungssys-
tems (rechnerische Simulation) 

 

Abbildung 5.6: Ausgewählter Verlauf der Singulärwerte zur Transformation in den Zeitbe-
reich bei gekoppelten Moden (Berücksichtigung der ersten und zweiten Singulärwerte) 
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Abbildung 5.7: Ermittelte Autokorrelationsfunktion und daraus resultierende Bestimmung 
der Dämpfung über das logarithmische Dekrement sowie der Eigenfrequenz über die Pe-
riodendauer 
 

Zeitbereichsverfahren: Stochastic Subspace Identifikation (SSI) 

Bei herkömmlichen Zeitbereichsverfahren erfolgt die Schätzung der modalen Parameter 
durch eine Anpassung expotentiell abklingender Ansatzfunktionen entsprechend Glei-
chung (5.6). Bei der klassischen Modalanalyse bilden die Impulsantwortfunktionen die 
Datenbasis für diese Anpassung. Werden die Systemantworten durch eine stochastische 
Anregung hervorgerufen, beschränkt sich die zugrunde liegende Datenbasis auf Korrela-
tionsfunktionen (siehe Abschnitt 4.4.2.1). Aufgrund der gleichen Vorgehensweise finden 
einzelne Anpassungsverfahren sowohl in der operativen als auch der klassischen Modal-
analyse Anwendung. Bei den herkömmlichen Zeitbereichsverfahren erfolgt keine zusätz-
lich Modellierung des Rauschens. Bei der Anpassung wird das vorhandene Rauschen 
durch zusätzliche Moden, so genannte Rausch-Moden, berücksichtigt. Im Unterschied 
dazu wird bei den SSI-Verfahren die Modellierung des Rauschens mit in die Anpassung 
einbezogen, was im Anpassungsergebnis zu einer reduzierten Anzahl von Rausch-Moden 
führt. 

Die hier verwendeten SSI-Verfahren basieren direkt auf den Zeitdatensätzen der System-
antworten und nutzen die Vorteile der Zustandsraumdarstellung. In der zeitdiskreten For-
mulierung kann das Zustandsraum-Modell beschrieben werden mit 

 
ttt

ttt

vxCy
wxAx D

+=
+=+1 .        (5.12) 

Die erste Modellgleichung wird als Zustandsgleichung bezeichnet und beschreibt das dy-
namische Verhalten des mechanischen Systems. Die zweite Gleichung ist die Beobach-
tungs- oder Messgleichung. Sie legt fest, welche Teile (Freiheitsgrade) des mechanischen 
Systems beobachtet bzw. gemessen werden können. Die gemessene Antwort des Sys-
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tems wird von den zwei stochastischen Prozessen  und  generiert. Das Prozess-
rauschen ist die Anregung des mechanischen Systems, wohingegen das Messrau-
schen  eine direkte Störung der Systemantworten darstellt. Das dynamische Verhalten 
des Systems wird durch die Zustandsmatrix  beschrieben, der Vektor  ist der Zu-
standsvektor des Systems. Im Verlauf der Identifikation erfolgt die Ermittlung der Zu-
standsvariablen  (Projektion) sowie der Matrizen  und C  (Regression) aus denen 
abschließend die modalen Parameter ermittelt werden können. Eine ausführliche Darstel-
lung zur Theorie der SSI-Verfahren kann [60] entnommen werden. 

ty tw tv

tw

tv

DA tx

tx DA

 

 

Abbildung 5.8: Stabilitätsdiagramm für ein diskretes Schwingungssystem (Abbildung 4.1) 
 

g

Abbildung 5.9: Synthetisiertes Autoleistungsdichtespe

Im Rahmen der Untersuchungen wurden drei unters
wendet: der Unweighted Principal Component Algorith
nent Algorithmus (PC) sowie der Canonical Variate An
wahl eines Algorithmus in Abhängigkeit von den Anreg
der Parameterschätzung erhöhen. In der praktischen A
die Moden (bzw. Modelle) aus einem auch für die k

 69
Messung 
Anpassun
 

ktrum am Freiheitsgrad 1 

chiedliche SSI-Algorithmen ange-
mus (UPC), der Principal Compo-
alysis Algorithmus (CVA). Die Aus-
ungsbedingungen kann die Qualität 
nwendung des Verfahrens werden 
lassische Modalanalyse typischen 



ERMITTLUNG DES DYNAMISCHEN VERHALTENS MECHANISCHER SYSTEME                                                                      KAPITEL  5 

Stabilitätsdiagramm ausgewählt. Die Dimension des Zustandsmodells sollt dabei doppelt 
so groß sein wie die Anzahl der berücksichtigten Moden. In Abhängigkeit von festgelegten 
Kriterien kann die Stabilität der Moden bei unterschiedlichen Modellordnungen (Dimensi-
onen) die Auswahl des optimalen Modells unterstützen. Stabilitätsdiagramm und ein syn-
thetisiertes Leistungsdichtespektrum für das bereits beschriebene diskrete Schwingungs-
system sind beispielhaft in den Abbildungen 5.8 und 5.9 dargestellt. 

 

5.2 Rechnerische Modalanalyse 

Wie in Abbildung 5.1 dargestellt sind die Vorgehensweisen bei der experimentellen und 
rechnerischen Ermittlung des Systemverhaltens unterschiedlich. Während die experimen-
telle Modalanalysen ausgehend von experimentell ermittelten Frequenzgängen die moda-
len Parameter eines dynamischen Systems im allgemeinen mit Hilfe von Kurvenanpas-
sungsverfahren bestimmt, basiert die rechnerische Modalanalyse auf der Lösung des Ei-
genwertproblems der Bewegungsgleichungen entsprechend Gleichung (4.1).  

In den meisten Fällen wird die rechnerische Modalanalyse unter Verwendung der Finite-
Elemente-Methode durchgeführt. Voraussetzung ist hierfür die Vorgabe bzw. Kenntnis 
von Masse-, Steifigkeits- und Dämpfungsverteilung.  

Aufgrund der oft ungenügenden Vorabkenntnis des Dämpfungsverhaltens beschränkt 
man sich in diesem Stadium der Untersuchungen meist ausschließlich auf eine Modellie-
rung von Masse und Steifigkeit und somit auf eine Ermittlung der (dazugehörigen) unge-
dämpften Bewegungsgleichungen (4.10) des diskretisierten dynamischen Systems. Das 
zu lösende Eigenwertproblem ist somit ein reelles Eigenwertproblem, als Ergebnis werden 
rein imaginäre Eigenwertpaare (4.11) und reelle Eigenvektoren ermittelt. Die Berücksich-
tigung einer proportionalen (z.B. RAYLEIGH’SCHEN) Dämpfung führt ebenfalls auf ein reel-
les Eigenwertproblem, wobei die ermittelten Eigenfrequenzen und Eigenvektoren iden-
tisch denen des ungedämpften Systems sind. 

Zur Lösung des Eigenwertproblems können verschiedene Verfahren angewendet werden. 
Am gebräuchlichsten ist hierbei die LANCZOS’SCHE Methode. Weiterführende Informatio-
nen zu den Lösungsverfahren sind der Literatur z.B. [2] zu entnehmen. 

 
5.3 Vergleich rechnerischer und experimenteller Modalanalyse 

Sowohl die rechnerische als auch die experimentelle Modalanalyse führen zu einer Be-
schreibung des Systemverhaltens auf Grundlage des modalen Modells. Somit können die 
rechnerisch (theoretisch) und die experimentell ermittelten Modellparameter miteinander 
verglichen werden. Bei einem Vergleich werden in den meisten Fällen Unterschiede zwi-
schen der rechnerischen Vorhersage und der experimentellen Identifikation auftreten. 
Ursachen können zum einen im Bereich der experimentellen Modalanalyse liegen und 
resultieren aus Mess- und Auswertefehlern. Diese Fehler können jedoch nach dem heuti-
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gen Stand der Technik weitestgehend vermieden werden. Es ist aber anzumerken, dass 
es nicht immer möglich ist, experimentelle Untersuchungen unter entsprechend idealen 
Bedingungen durchzuführen. Insbesondere bei komplexen Strukturen mit einer hohen 
Modendichte können z.B. Einschränkungen bei der Wahl geeigneter Erregerpunkte oder 
Einschränkungen bei der Anzahl der zu messenden Strukturpunkte zu Problemen bei der 
nachfolgenden Identifikation bezüglich der vollständigen Erfassung aller Eigenschwingun-
gen eines festgelegten Frequenzbereiches führen.  

Eine weitere Ursache für Unterschiede zwischen Rechnung und Experiment können Feh-
ler in der Finite-Element-Modellierung sein. Mögliche Fehlerquellen bei der Modellierung 
werden häufig in Modellstruktur-Fehler und in Modellparameter-Fehler unterteilt. Zu den 
Modellstruktur-Fehlern zählen fehlerhafte Annahmen bei der Beschreibung des struktur-
mechanischen Verhaltens (z.B. Verwendung eines ungeeigneten Elementtyps) sowie Dis-
kretisierungsfehler (zu geringe Netzdichte). Ebenso zählen hierzu Probleme, die bei der 
Abschätzung von Systemrandbedingungen auftreten können, insbesondere wenn ein aus 
einem Gesamtsystem herausgelöstes Rechenmodell betrachtet wird. Modellparameter-
Fehler werden hingegen durch fehlerbehaftete Annahmen von Modellparametern wie z.B. 
E-Modul, Flächenträgheitsmomenten usw. verursacht. Eine weitere Fehlerquelle des the-
oretischen Modellierens sowie auch der experimentellen Identifikation kann eine durchge-
führte Linearisierung eines möglichen nichtlinearen Strukturverhaltens durch Vorgabe der 
linearen Gleichungsstruktur (4.1) sein.  

Doch nicht nur die beschriebenen Fehler haben einen Einfluss auf den Vergleich von Ex-
periment und Berechnung. Auch haben berechnete und experimentell ermittelte Eigen-
vektoren „naturgemäß“ unterschiedliche Eigenschaften. So ist die Ordnung p des experi-
mentell ermittelten modalen Modells normalerweise kleiner als die Anzahl n der auf dem 
System verteilten Messpunkte (p>n). Man spricht hierbei auch von einem unvollständigen 
experimentellen Modell. Weiterhin ist die Ordnung m des aus der Finite-Element-Methode 
resultierenden Rechenmodells in der Regel viel größer als die des experimentellen Mo-
dells, woraus folgt, dass m>n>p. Für die modale Betrachtungsweise folgt daraus, dass die 
Eigenschwingungsvektoren nicht identisch sind und somit die des Rechenmodells in ge-
eigneter Weise reduziert oder die experimentell identifizierten erweitert werden müssen. 

Auch können im Gegensatz zu den berechneten Eigenvektoren experimentell identifizierte 
Eigenschwingungsvektoren in Abhängigkeit vom zugrundeliegenden Anpassungsmodell 
komplex sein und müssen so für einen Vergleich auf „äquivalente reelle Eigenvektoren“ 
transformiert werden. Eine sehr einfache Möglichkeit dieser Transformation ist die Be-
rechnung des Betrages jedes Elementes des komplexen Eigenvektors multipliziert mit 
dem Vorzeichen des Realteils des entsprechenden Elementes. Obwohl dieses Vorgehen 
eine sehr grobe Approximation darstellt, wird es insbesondere bei leicht gedämpften 
Strukturen mit nur geringen Streuungen des Phasenwinkels oft angewendet. Andere Ver-
fahren (z.B. [61]) benutzen eine globale Transformationsmatrix für alle Eigenvektoren, um 
die äquivalenten reellen Eigenvektoren zu ermitteln. In [41] wird eine Methode vorge-
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schlagen, nach der für die einzelnen Eigenvektoren jeweils unterschiedliche Transforma-
tionen durchgeführt werden. Dabei ist der passendste äquivalente reelle Eigenvektor kψ~  
derjenige, der die maximale Korrelation mit dem dazugehörigen komplexen Eigenvektor 

 aufweist. Abgeleitet vom Modal Assurance Criterion (MAC) kann dieses dargestellt 
werden in der Form  

kψ

 max~

~
22 =

kk

k
T
k

ψψ

ψψ
,   wobei     ρψψ ε+= 0

~~
kk  .   (5.13) 

Der Vektor 0
~

kψ  ist dabei eine Ausgangsschätzung für den äquivalenten reellen Vektor, ρ  
ist ein frei wählbarer Vektor. Die skalare Größe ε wird dann im Verlauf der Maximierung 
von (5.13) ermittelt. In [62] wird gezeigt, dass die Maximumforderung in (5.13) wie folgt 
erreicht werden kann: der gesuchte äquivalente reelle Eigenvektor kψ~  ergibt sich aus 
dem Realteil des derart gedrehten komplexen Eigenvektors , dass die Norm seines 
Realteils maximal wird. 

kψ

Es ist zu bemerken, dass so die ermittelten „äquivalenten reellen Eigenvektoren“ den Ei-
genvektoren des dazugehörigen ungedämpften bzw. proportional gedämpften Systems 
nur annähernd entsprechen. Im Rahmen der hier vorgestellten Untersuchungen wird die 
einfache Form der Umwandlung von komplexen in reelle Eigenvektoren (Betrag der Ele-
mente des komplexen Vektors mit Vorzeichen des Realteils) angewendet. 

Nach erfolgter Bearbeitung von rechnerisch und experimentell ermittelten Eigenvektoren 
können beide miteinander verglichen werden. Bei der Korrelation der modalen Daten 
kommt diesem Vergleich eine große Bedeutung zu. Nur auf Grundlage dieses Vergleiches 
ist eine Zuordnung von Eigenfrequenzen und Dämpfungsgraden von Experiment und Be-
rechnung möglich. Eigenvektoren besitzen eine Vielzahl von Komponenten und sind nor-
mierungsabhängig. So gibt es verschiedene Methoden, die einen normierungsunabhängi-
gen Wert für die Übereinstimmung reeller Eigenvektoren ermitteln. Die am häufigsten 
verwendete Methode zum Vergleich von Eigenvektoren ist das Modal Assurance Criterion 
(MAC). Der MAC-Wert beschreibt den Winkel zwischen zwei Vektoren und prüft damit die 
Orthogonalitätseigenschaften eines Eigenvektorpaares in der Form 
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Darin sind  der k-te experimentell ermittelte und  der l-te analytisch (rechnerisch) 
ermittelte Eigenvektor. Sind die zuzuordnenden experimentell und analytisch ermittelten 
Eigenvektoren annähernd identisch und haben die gleiche Position in der Modalmatrix, so 
ist die Hauptdiagonale der MAC-Matrix mit Elementen MAC(k,k) ≈ 1 belegt, die Außerdia-
gonalelemente haben Werte nahe Null. Anhand der Belegung der MAC-Matrix ist eine 
Zuordnung von experimentell bestimmten und berechneten Eigenvektoren möglich, ins-
besondere wenn experimentell und rechnerisch ermittelte Eigenvektoren bezüglich der 
zugeordneten Eigenfrequenzen nicht in der gleichen Reihenfolge auftreten. 

ekψ alψ
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Ist die Massenmatrix des dynamischen Systems bekannt, kann auch durch die Anwen-
dung der Normalised Cross Orthogonality (NCO) eine Zuordnung von Eigenvektoren er-
folgen. Dieses Verfahren nutzt die Eigenschaften der verallgemeinerten Orthogonalität 
von Eigenvektoren bezüglich der Massenmatrix. 

Sind die Eigenvektoren aus Messung und Rechnung einander zugeordnet, so kann mit 
dem Coordinate Modal Assurance Criterion (COMAC) die Übereinstimmung in den ein-
zelnen Koordinaten des zugeordneten Eigenvektorpaares ermittelt werden. Dieses Krite-
rium ermöglicht somit eine Bewertung der örtlichen Modellabweichung. 

Die mit Hilfe der beschriebenen Methoden (MAC, NCO) erfolgte Zuordnung von experi-
mentell und rechnerisch ermittelten Eigenvektoren bildet die Grundlage für den Vergleich 
der entsprechenden rechnerisch und experimentell ermittelten Eigenfrequenzen und die 
Zuordnung der experimentell ermittelten modalen Dämpfungsgrade. 

In [50] werden Methoden vorgeschlagen, die die modalen Massen und Steifigkeiten in der 
Modellkorrelation mit berücksichtigt und somit einen vollständigen Vergleich des rechne-
risch und experimentell ermittelten modalen Modells ermöglicht. Durch die Betrachtung 
der globalen modalen Parameter, modale Masse und modale Steifigkeit, wird ein direkter 
Bezug zu den Frequenzgängen und damit zu den Systemmatrizen geschaffen. 

Eine weitere Möglichkeit des Modellvergleiches ist eine Zuordnung von berechneten Ei-
genvektoren und den aus experimentellen Frequenzgängen für jede Frequenzlinie ermit-
telten Operating Deflection Shapes (ODS). Dieser Vergleich basiert auf dem Modal Assu-
rance Criterion (MAC) (Gleichung (5.14)) und überprüft die Orthogonalitätseigenschaften 
zwischen den berechneten Eigenvektoren und den „Betriebsschwingungsvektoren“ (ODS) 
(Abbildung 5.10). Besonders beim Auftreten gekoppelter Moden wird dieser Vergleich 
durch Einfluss benachbarter modaler Anteile auf die ermittelte „Betriebsschwingform“ ge-
stört. Dieser Vergleich ist aber durchaus praktikabel, um bei komplexen Systemen mit 
unsicheren Zuordnung einen Überblick über mögliche Übereinstimmungen zu erhalten, 
welche die Grundlage für weiterführende Vergleiche bilden können. 
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Operational Deflection Shapes (ODS) 
 

Abbildung 5.10: Vergleich berechneter Eigenschwingungsvektoren und experimentell 
ermittelter Betriebsschwingungsvektoren auf Grundlage des MAC-Wertes 

 
 

5.4 Berechnung erzwungener Schwingungen 

Ausgehend von der Zuordnung und dem Vergleich von Eigenschwingungsvektoren und 
Eigenfrequenzen auf Grundlage von MAC-Werten kann eine Erweiterung des Modellver-
gleiches durch den Vergleich von experimentell bestimmten und berechneten Frequenz-
gängen (Übertragungsfunktionen) erfolgen. Während die gemessenen Frequenzgänge 
nach einer experimentellen Untersuchung vorliegen, müssen die entsprechenden berech-
neten Frequenzgänge mit Hilfe einer Finite-Elemente-Berechnung ermittelt werden. 

Grundlage bildet dabei die Bewegungsgleichung in Form von Gleichung (4.44) unter Ein-
beziehung von Dämpfungseffekten (siehe auch Abschnitt 4.3) und der Erregung. Die Er-
regung wird zur rechnerischen Ermittlung des Frequenzganges als Einheitserregung (1N) 
im zu berechnenden Frequenzbereich am Ort der Erregung im Experiment implementiert. 
Zur Modellierung der Dämpfungseffekte werden oft die experimentell ermittelten modalen 
Dämpfungsgrade verwendet. Wie bereits beschrieben ermöglicht die Verwendung des 
modalen Dämpfungskonzeptes wie auch der RAYLEIGH’SCHEN Dämpfung eine Entkopp-
lung der Bewegungsgleichungen und somit die Anwendung des effektiven Berechnungs-
verfahrens der modalen Superposition [2]. Die Gesamtlösung resultiert dabei aus einer 
Summation der einzelnen modalen Anteile entsprechend den Gleichungen (4.41) und 
(4.56). Erfolgt hingegen eine Modellierung nicht-proportionaler Dämpfungseffekte, 
müssen andere Lösungsverfahren angewendet werden. In vielen Finite-Element-
Berechnungsprogrammen ist hierfür ein direkter Löser implementiert, der die Lösung des 
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Gleichungssystems (4.44) für die einzelnen Frequenzschritte auf Grundlage komplexer 
Matrizenalgebra ermittelt. Insbesondere bei großen Rechenmodellen und einer großen 
Anzahl an zu berechnenden Frequenzschritten (vorwiegend im unteren Frequenzbereich) 
ist diese Methode aber weitaus kostenintensiver als die Methode der modalen Superposi-
tion. Für die Lösung von Systemgleichungen mit nicht-proportionaler Dämpfung wurde in 
[15] ein effektives Berechnungsverfahren auf Grundlagen einer Entkopplung im Zustands-
raum (siehe auch Abschnitt 4.2.2) entwickelt und in einem Finite-Element-Programm imp-
lementiert. Ausgangspunkt für diese Entwicklung war die Berechnung erzwungener 
Schwingungen von Gesamtschiffsstrukturen unter Annahme nicht-proportionaler Dämp-
fungsverteilung. 

 

5.5 Zusätzliche Möglichkeiten des Modellvergleiches 

Experimentell und rechnerisch ermittelte Frequenzgänge können in einfachster Form vi-
suell miteinander verglichen werden. Hauptaugenmerk ist dabei auf die Schwingungs-
amplituden zu richten. Diese werden neben der Modellierung der Dämpfung auch durch 
die Modellierung von Masse und Steifigkeit beeinflusst. Stimmen berechnete und experi-
mentell ermittelte Eigenfrequenzen (Bewertung nach erfolgter Zuordnung der Eigenvekto-
ren) überein, kann ein Vergleich der Frequenzgänge in Resonanznähe bezüglich Dämp-
fung, Masse und Steifigkeit aussagekräftig sein. Bei größeren Abweichungen in den Ei-
genfrequenzen ist dieser Vergleich nur eingeschränkt möglich. Sinnvoll ist dann ein er-
neuter Vergleich nach erfolgter Anpassung des Berechnungsmodells (siehe z.B. [46, 47, 
48, 49]).  

Bei einem Vergleich von Frequenzgängen ist auf die örtliche Übereinstimmung der Struk-
turpunkte in Messung und Rechnung zu achten. Schon geringe örtliche Abweichungen 
haben einen großen Einfluss auf das dargestellte Übertragungsverhalten. Bei Anwendung 
der Methode der modalen Superposition ist außerdem der Einfluss der Anzahl der be-
rücksichtigten Eigenschwingungen auf das berechnete Übertragungsverhalten zu beach-
ten.  
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6. Untersuchungen globaler Schiffsstrukturen 

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der Untersuchungen zum dynamischen Verhal-

ten globaler Schiffsstrukturen am Beispiel von drei unterschiedlichen Schiffstypen vorge-

stellt. Die Zielstellungen und Vorgehensweisen wurden bereits im Abschnitt 3.1 beschrie-

ben. Das Kapitel umfasst die Darstellung von Ergebnissen der rechnerischen Modalana-

lyse (Eigenschwingungsberechnungen), der experimenteller Modalanalyse bei Anwen-

dung klassischer und operativer Verfahren sowohl unter Werft- als auch unter Probe-

fahrtsbedingungen, der Auswertung von Hochfahrvorgängen sowie von Ergebnissen aus 

Zwangsschwingungsberechnungen. Die Ergebnisse werden abschließend verfahrens- 

und schiffsspezifisch zusammengefasst und bewertet.  

Die Grundlage für die Bewertung der experimentellen Identifizierbarkeit der Eigenschwin-

gungsgrößen in Abhängigkeit der verwendeten Verfahren und der Umgebungsbedingun-

gen bilden die rechnerisch ermittelten Eigenschwingungsgrößen. Deshalb soll mit der 

Darstellung dieser Ergebnisse begonnen werden. 

 

6.1 Rechnerische Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens 

Die rechnerische Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens erfolgte auf Grundlage von 

Finite-Element-Modellen der globalen Schiffsstrukturen, die von den Werften für diese Un-

tersuchungen bereitgestellt wurden. Aus Gründen der besseren Vergleichbarkeit werden 

die Eigenschwingformen in den im Rahmen der experimentellen Untersuchungen erfass-

ten Freiheitsgraden dargestellt. Zur Ansicht der vollständigen berechneten Eigenschwing-

formen wird auf den Anhang verwiesen. 

 

6.1.1 Containerschiff Typ CV2500 

Das für die Berechnungen verwendete Finte-Element-Modell wurde von der Aker MTW 

Werft zur Verfügung gestellt und stimmt prinzipiell mit den auf der Wismarer Werft gefer-

tigten Schiffen überein. Die dem Berechnungsmodell zugrunde liegende (zusätzliche) 

Massenverteilung von Tankinhalt und Ballast entspricht dem Zustand bei Probefahrt. Die 

wirksamen hydrodynamischen Massen wurden mit dem Verfahren von Lewis [3] berech-

net und auf die entsprechenden FE-Knotenpunkte aufgebracht. Da diese Zusatzmassen 

schwingformabhängig sind, ist die Modellierung streng genommen nur für eine Schwing-

form korrekt. In der Regel werden die vertikal mitschwingenden Wassermassen auf den 

vierten Schwingungsgrad (5-Knoten Biegeschwingung, vertikal) bezogen. Da mit zuneh-

mendem Schwingungsgrad die Wirkung der hydrodynamischen Massen abnimmt, sind 

die für die Schwingungsgrade eins bis drei berücksichtigten hydrodynamischen Massen 

zu klein und für alle höheren Schwingungsrade zu groß. In [63] ist eine Vorgehensweise 

zur Korrektur der berechneten Eigenfrequenzen für die vertikalen Biegeschwingungen 

vorgeschlagen. 
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In Tabelle 6.1 sind die ersten acht berechneten Eigenfrequenzen ohne und mit Korrektur 

für die vertikalen Schwingungsgrade dargestellt. Die Berechnung der Korrekturparameter 

kann im Anhang Tabelle A6.1 entnommen werden. Die Tabelle 6.1 enthält weiterhin die 

auf Grundlage einer Fluid-Struktur-Kopplung (BEM) berechneten Eigenfrequenzen, die 

bezüglich der hydrodynamischen Massen für alle Schwingformen korrekt sind. Diese Be-

rechnungen wurden vom Germanischen Lloyd für das Containerschiff VWS**8 (Stralsund) 

durchgeführt, die Ergebnisse sind einem entsprechenden GL-Bericht [64] entnommen. 

Trotz unterschiedlicher konstruktiver Detaillösungen auf beiden Werften, ist von einem 

sehr ähnlichen dynamischen Verhalten auszugehen. Darum scheint eine Gegenüberstel-

lung der Grundschwingungen des Schiffskörpers gerechtfertigt.  

Die dazugehörigen berechneten Eigenschwingformen, reduziert auf die Freiheitsgrade der 

experimentellen Untersuchungen, werden in Abbildung 6.1 gezeigt. In Abbildung 6.2 sind 

zusätzlich zwei Eigenschwingformen aus dem höheren Frequenzbereich dargestellt. Es 

sind die niedrigsten elastischen Moden der Substruktur Deckshaus (Verwindung) und für 

die Bewertung des Schwingungsverhaltens hinsichtlich des Einflusses auf den Menschen 

(da Aufenthalts- und Arbeitsbereich) besonders wichtig. Die berechneten Eigenschwing-

formen, dargestellt am vollständigen FE-Modell, können im Anhang zum Kapitel 6 den 

Abbildungen A6.1 und A6.2 entnommen werden. 

 

Tabelle 6.1: Rechnerisch ermittelte Eigenfrequenzen für das Containerschiff TypCV2500 
bei unterschiedlicher Berücksichtigung der hydrodynamischen Massen  

Eigenfrequenzen [Hz] 
Mode-Nr. Beschreibung 

FEM FEM (korr.) BEM 

1 Torsion (1-Knoten) 0.92 0.92 1.01 

2 Biegung vert. (2-Knoten) 1.16 1.07 1.05 

3 Biegung horiz. (2-Knoten) 1.53 1.53 1.50 

4 Biegung vert. (3-Knoten) 2.28 2.16 2.08 

5 Biegung horiz. (3-Knoten) 2.96 2.96 2.90 

6 Torsion (2-Knoten) 3.10 3.10 3.10 

7 Biegung vert. (4-Knoten) 3.30 3.22 3.14 

8 Biegung vert. (5-Knoten) 3.99 3.99 4.15 
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Abbildung 6.1: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen des Containerschiffes Typ 
CV2500, Darstellung in den Freiheitsgraden des Messmodells bei klassischer Modalana-
lyse (Abbildung 6.5) 

 

Abbildung 6.2: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen des Containerschiffes Typ 
CV2500 im höheren Frequenzbereich mit elastischer Verformung des Deckshauses 
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6.1.2 RoRo-Schiff FSG**0 

Das für die Berechnungen verwendete Finite-Element-Modell wurde von der Flensburger 

Schiffbau Gesellschaft (FSG) zur Verfügung gestellt und entspricht dem Zustand bei Pro-

befahrt. Die Berücksichtigung der hydrodynamischen Massen basiert auf dem Verfahren 

nach LEWIS [3]. Auf einen Korrektur der Eigenfrequenzen der vertikalen Schwingungsgra-

de wurde verzichtet. 

Tabelle 6.2: Rechnerisch ermittelte Eigenfrequenzen für das RoRo-Schiff FSG**0 

Mode-Nr. Beschreibung Eigenfrequenz [Hz] 

  1 Biegung vert. (2-Knoten) 1.56 

  2 Biegung horiz. (2-Knoten) 1.84 

  3 Biegung vert. (3-Knoten) 2.87 

  4 Torsion (1-Knoten) 2.99 

  5 Torsion (1-Knoten)+ Biegung horiz. 3.52 

  6 Biegung horiz. (3-Knoten) 3.65 

  7 Torsion (2-Knoten) 4.08 

  8 Biegung vert. (4-Knoten) 4.29 

  9 Torsion (2-Knoten), + Biegung horiz. 4.50 

10 Biegung vert. (5-Knoten) 5.37 

 

In Tabelle 6.2 sind die ersten 10 berechneten Eigenfrequenzen dargestellt. Abbildung 6.3 

zeigt die dazugehörigen Eigenschwingformen in den Messfreiheitsgraden. Die berechne-

ten vollständigen Eigenschwingformen können Abbildung A6.3 (Anhang zum Kapitel 6) 

entnommen werden. 
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Abbildung 6.3: Berechnete Eigenschwingformen des RoRo-Schiffes FSG**0, Darstellung 
in den Freiheitsgraden des im Rahmen der Werftmessung verwendeten Messmodells 
(Abbildung 6.6) 
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6.1.3 RoRo-Schiff FSG**1 

Bezüglich der Berechnung des Eigenschwingungsverhaltens dieses Schiffes gelten die 

gleichen Angaben wie für des Schiff FSG**0 (siehe Abschnitt 6.1.2). In Tabelle 6.3 sind 

die ersten fünf berechneten Eigenfrequenzen dargestellt.  

Tabelle 6.3: Rechnerisch ermittelte Eigenfrequenzen für das RoRo-Schiff FSG**1 

Mode-Nr. Beschreibung Eigenfrequenz [Hz] 

  1 Biegung vert. (2-Knoten) 1.78 

  2 Biegung horiz. (2-Knoten) 2.26 

  3 Biegung horiz. (2-Knoten) + Torsion 2.61 

  4 Biegung vert. (3-Knoten) 3.02 

  5 Torsion (1-Knoten) 3.07 
 

 

 

 

Abbildung 6.4: Finite-Element-Modell und berechnete Eigenschwingformen des RoRo-
Schiffes FSG**1, Darstellung in den Freiheitsgraden des bei Probefahrt verwendete des 
Messmodells  

Finite-Element-Modell Mode 1 

Mode 2 Mode 3 

Mode 4 Mode 5 
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Abbildung 6.4 zeigt sowohl das verwendete Finite-Element-Modell als auch die dazugehö-

rigen Eigenschwingformen in den Freiheitsgraden der experimentellen Untersuchung 

während der Probefahrt. Da bei diesem Schiffstyp die globalen Eigenschwingungen des 

Schiffskörpers stark mit den Eigenschwingungen der großen, freitragenden Decksstruktu-

ren gekoppelt sind, erfolgt aus Gründen der Anschaulichkeit keine Darstellung der Eigen-

schwingungen im vollständigen Finite-Element-Modell. 

 

6.2 Anwendbarkeit von experimentellen Identifikationsverfahren in 

Abhängigkeit von Untersuchungsbedingungen 

Wie allgemein bei mechanischen Systemen beeinflussen auch bei den globalen Schiffs-

strukturen variable Systemgrößen die dynamischen Eigenschaften. Variable Systemgrö-

ßen sind bei Schiffen vorwiegend die wirksame Gesamtmasse sowie ihre Verteilung. 

Hierzu zählen die Ladung, Ballast (Ballastwasser und Treibstoff) sowie die hydrodynami-

schen Massen. Werden Untersuchungen unter Werftbedingungen durchgeführt, so ist 

diese Massebelegung meist nicht näher definiert, da Ballastwasser und Treibstoffe je 

nach technischen Erfordernissen vorhanden sind und verteilt werden. Bedingt durch die 

geringe Wassertiefe und den Einfluss der Uferbefestigung (Werftkai) ist auch die Bestim-

mung von hydrodynamischen Massen unsicher. Rechenmodelle, die diese besonderen 

Gegebenheiten berücksichtigen, sind meist nicht verfügbar. So ist in der Regel auch nur 

ein eingeschränkter Vergleich zwischen Rechnung und Messung möglich, da insbesonde-

re Abweichungen in den Eigenfrequenzen auftreten können. Die dazugehörigen Schwing-

formen werden weniger beeinflusst. Einflüsse der Vertäuung des Schiffes auf identifizierte 

Dämpfungsparameter sind möglich. Obwohl Werftbedingungen stark von realen Einsatz-

bedingungen abweichen, eignen sich Messungen unter diesen Gegebenheiten dennoch, 

um die Anwendbarkeit von Mess- und Identifikationsverfahren zu testen, da insbesondere 

zu arbeitsfreien Zeiten die Bedingungen für experimentelle Untersuchungen ideal sind. 

Experimentelle Untersuchungen im Rahmen von Probefahrten ermöglichen einen Ver-

gleich von experimentellen und rechnerischen Ergebnissen, da für diese definierten Be-

dingungen (Ballastzustand) entsprechende Rechenmodelle vorhanden sind. Somit ist eine 

Bewertung der Vorhersagegenauigkeit der Rechenmodelle möglich. Der Einfluss von La-

dung insbesondere auf das Dämpfungsverhalten kann nur unter realen Einsatzbedingun-

gen (Liniendienst) ermittelt werden. 

Im Rahmen der hier vorgestellten Untersuchungen kamen zwei experimentelle Verfahren 

zum Einsatz, die hinsichtlich ihrer Anwendbarkeit Unterschiede aufweisen. Die klassische 

Modalanalyse basiert auf einer messtechnischen Erfassung von Anregung und Struktur-

antwort und erfordert eine künstliche Erregung der Struktur. Diese wurde in den hier vor-

gestellten Untersuchungen durch eine große Erregermasse (ca. 650 kg) realisiert, die als 

Massependel oder auf Schienen rollend zur Anregung genutzt wurde. In beiden Fällen 

war die Unterstützung durch einen Kran erforderlich, so dass die Anwendung dieses Ver-
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fahrens auf Untersuchungen unter Werftbedingungen beschränkt blieb. Zusätzliche Grün-

de für diese Beschränkung waren Bedenken vom Standpunkt der Sicherheit sowie die 

verstärkte zusätzliche Wellenanregung der Struktur im Schiffsbetrieb, welche durchaus in 

der Größenordnung der künstlich eingebrachten Erregung liegen kann und damit die Qua-

lität der ermittelten Frequenzgänge beeinträchtigt. 

Die operative Modalanalyse basiert auf der experimentellen Ermittlung ausschließlich der 

Systemantworten bei natürlicher Anregung, hauptsächlich durch Wind und Wellen. Somit 

gab es hinsichtlich des Einsatzes keine Einschränkungen, so dass das Verfahren für die 

Untersuchungen unter Werft- und Einsatzbedingungen angewendet wurde. Somit war es 

möglich, sowohl die Anwendbarkeit dieses Verfahrens im Vergleich zur klassischen Mo-

dalanalyse zu untersuchen, als auch dynamische Kennwerte der Schiffsstruktur unter Be-

triebsbedingungen zu ermitteln. Die Wahrscheinlichkeit einer intensiveren stochastischen 

Anregung ist unter Einsatzbedingungen jedoch höher als unter Werftbedingungen. 

 

 

6.3 Anwendung der klassischen Modalanalyse unter Werftbedingungen 

6.3.1 Durchführung der experimentellen Untersuchungen 

Ist es für die experimentelle Bestimmung von Eigenfrequenzen und Dämpfungsparame-

tern ausreichend, einzelne Frequenzgänge zu ermitteln, so müssen zur Ermittlung der da-

zugehörigen Eigenschwingformen (Eigenvektoren) zusätzliche Frequenzgänge an in ei-

nem Messmodell festgelegten Strukturpunkten aufgenommen werden. Anzahl und Vertei-

lung dieser Messstellen werden mit dem Ziel festgelegt, Eigenschwingformen räumlich so 

aufzulösen, dass eine eindeutige Unterscheidbarkeit im betrachteten Frequenzbereich 

gewährleistet ist und ein Vergleich mit berechneten Eigenschwingungen somit möglich 

wird. Auf Grundlage des MAC-Kriteriums (siehe Gleichung (5.14)) sowie berechneter Ei-

genschwingformen ist es möglich, die Messstellen bzw. die benötigten Komponenten des 

Eigenvektors rechnerisch so zu ermitteln, dass eine optimale Anordnung der Messstellen 

bei einer bekannten (meist begrenzten) Anzahl an Sensoren realisiert werden kann. Die 

hierzu durchgeführten Untersuchungen sowie Anwendungen am Beispiel eines Contai-

nerschiffes sind in [65] beschrieben.  

Die klassische Modalanalyse wurde insgesamt an 5 Containerschiffen und einem RoRo-

Schiff durchgeführt (siehe auch Tabelle 3.1). Die Abbildungen 6.5 und 6.6 zeigen die ver-

wendeten Messmodelle für das Containerschiff Aker**9 und für das RoRo-Schiff FSG**0. 

Das Messmodell von Aker**9 war das umfangreichste der untersuchten Containerschiffe. 

Die Systemantworten wurden am Schiffskörper in y- und z-Richtung sowie am Deckshaus 

zusätzlich in x-Richtung ermittelt. Beim Containerschiff VWS**8 konnten am Schiffskörper 

an einer reduzierten Anzahl an Messstellen nur Systemantworten in z-Richtung ermittelt 

werden. Bei den Containerschiffen Aker0*2, Aker0*4 sowie Aker0*5 wurden Antwortsigna-

le nur im Bereich des Deckshauses aufgezeichnet. Die Anregung der Containerschiffe er-
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folgte wie in Abbildung 6.5 dargestellt am oberen, äußeren Punkt des Deckshauses. Bei 

Aker**9 wurde ein zusätzlicher Erregerpunkt an der Hauptmaschine genutzt. Das RoRo-

Schiff FSG**0 wurde ebenfalls am Deckshaus angeregt (siehe Abbildung 6.6), wobei der 

Erregerpunkt im Vergleich zu den Containerschiffen nur bedingt geeignet war, die Eigen-

schwingungen möglichst vollständig anzuregen. 

 

 

Abbildung 6.5: Messmodell mit Anregungspunkten des Containerschiffes Aker**9 (Typ 

CV2500) 
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Abbildung 6.6: Messmodell mit Anregungspunkten des RoRo-Schiffes FSG**0 

Die Anregung der Schiffsstrukturen erfolgte durch eine Erregermasse (Masse ca. 650 kg), 

welche in Abhängigkeit der örtlichen Gegebenheiten auf Schienen geführt oder als Mas-

sependel eingesetzt wurde (siehe Anhang, Abbildung A6.4). Über ein Gummielement 

wurde der Kraftimpuls in die Schiffsstruktur eingeleitet, wobei die Steifigkeit des Gummi-

elementes den angeregten Frequenzbereich bestimmte. Der Kraftverlauf wurde mit einem 

piezoelektrischen Kraftaufnehmer aufgezeichnet. Die maximale Erregerkraft betrug ca. 

30kN bei einem angeregten Frequenzbereich bis ca. 15 Hz. Ein charakteristischer Kraft-

verlauf und das dazugehörige Amplitudenspektrum sind im Anhang zum Kapitel 6 in den 

Abbildungen A6.5 und A6.6 dargestellt. 
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Zur messtechnischen Erfassung der Systemantworten wurden hochempfindliche (seismi-

sche) piezoelektrische Beschleunigungsaufnehmer (Empfindlichkeit 10V/g) verwendet. 

Die Signale wurden mit einer Abtastfrequenz von 128 Hz über eine Zeitdauer von ca. 83 s 

aufgezeichnet. Die resultierende Auflösung im Frequenzbereich betrug 0.012 Hz. Der 

auswertbare Frequenzbereich wurde durch das Erregerspektrum (siehe Abbildung A6.6) 

begrenzt. Das Antwortsignal setzte sich aus der Antwort der Struktur auf den Kraftimpuls 

sowie der nicht zu vermeidenden Strukturantwort auf die stochastische Anregung durch 

die Umgebungsbedingungen (Wellenanregung) zusammen. Um den Einfluss dieser Stö-

rungen auf die zu ermittelnden Frequenzgänge zu minimieren, wurde ein Exponentialfens-

ter auf die Antwortsignale angewendet. Die besten Ergebnisse konnten bei einer expo-

nentiellen Abnahme von 90% erzielt werden. Diese durch die Signalverarbeitung einge-

fügte zusätzliche Dämpfung wurde bei der späteren Identifikation der modalen Dämp-

fungsparameter berücksichtigt. Im Anhang zum Kapitel 6 in der Abbildung A6.7 ist bei-

spielhaft eine Systemantwort vor und nach Anwendung der Fensterfunktion dargestellt. 

Aus den Zeitverläufen von Anregung und Systemantworten wurden unter Anwendung der 

H1-Schätzung entsprechend Gleichung (5.3) aus jeweils 10 Einzelmessungen die Fre-

quenzgänge bestimmt.  

Die Ermittlung der modalen Parameter (Eigenfrequenzen, Eigenschwingformen, Dämp-

fungsparameter) erfolgte unter Anwendung der im Abschnitt 5.1.1.2 beschriebenen Identi-

fikationsverfahren unter Verwendung der Modalanalyse-Software IDEAS-Test (SDRC 

Inc.). Bei komplexen Strukturen mit modal gekoppelten Schwingformen ist das Polyrefe-

renz-Verfahren (Mehrfreiheitsgrad-Verfahren unter Verwendung mehrerer Frequenzgän-

ge) ein geeignetes Verfahren zur Ermittlung der modalen Parameter. Es bietet den Vorteil 

einer sicheren Identifikation eng benachbarter Schwingformen sowie der Ermittlung globa-

ler Schätzungen der modalen Parameter. Dieses Verfahren wurde im speziellen Fall je-

doch nur eingeschränkt angewendet, da die Güte der Parameteridentifikation nicht immer 

ausreichend war. Bedingt durch die lange Dauer (ca. 12 h) der experimentellen Untersu-

chung (Verwendung mehrerer Erregerpunkte (Referenzen) sowie die Notwendigkeit des 

Umsetzens von Aufnehmern) waren geringfügige Veränderungen des Systemverhaltens 

(z.B. Veränderungen in der Verankerung durch Wind, Wellen etc.) nicht auszuschließen, 

so dass im Zusammenhang mit dem Polyreferenzverfahren Probleme bei der Verwen-

dung mehrerer (zeitlich auseinander liegender) Frequenzgänge auftraten. Alternativ kam 

das Komplex-Exponential-Verfahren (Mehrfreiheitsgrad-Verfahren unter Verwendung ei-

nes Frequenzganges) an ausgewählten Frequenzgängen zur Anwendung. Dieses Vorge-

hen lieferte im Allgemeinen sehr gute Ergebnisse. Für einzelne, modal nicht gekoppelte 

Eigenschwingungen konnte auch das Circle-Fit-Verfahren (Einfreiheitsgrad-Verfahren) 

angewendet werden. Beispielhaft ist die Anwendung der verschiedenen Verfahren im An-

hang in den Abbildungen A6.8 bis A6.10 dargestellt. 
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6.3.2 Ergebnisse der klassischen Modalanalyse 

Im folgenden Abschnitt werden die durch die klassische Modalanalyse ermittelten moda-

len Parameter von zwei Containerschiffen Typ CV2500 und einem RoRo-Schiff (FSG**0) 

vorgestellt. Die Darstellung der Ergebnisse erfolgt dabei in der Reihenfolge der zugeord-

neten Berechnungsergebnisse! 

 

6.3.2.1 Containerschiffe Typ CV2500 

Im Rahmen der Anwendung der klassischen Modalanalyse an Containerschiffen wurden 

insgesamt fünf Schiffe vom Typ CV2500 untersucht. Die Ergebnisse der Untersuchungen 

an zwei dieser Schiffe (VWS**8 und Aker**9) werden in diesem Abschnitt dargestellt. Die 

für diese Schiffe verwendeten Messgitter erlaubten durch ihre örtliche Auflösung eine Zu-

ordnung der experimentell ermittelten Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen zu den 

berechneten Größen, wobei die umfassendsten Untersuchungen am Schiff Aker**9 

durchgeführt wurden. Die Untersuchungen an den Containerschiffen Aker0*2, Aker0*4 

und Aker0*5 stellten erste Versuche zur Anwendung der klassischen Modalanalyse an 

globalen Schiffsstrukturen dar und beschränkten sich ausschließlich auf das Deckshaus. 

Dass heißt, die Schiffsstruktur wurde am Deckshaus angeregt und die Systemantworten 

ausschließlich am Deckshaus aufgezeichnet. Abgesehen von lokalen Schwingformen des 

Deckshauses (z.B. Verwindung) konnten somit keine Aussagen zu den globalen Schwing-

formen des Schiffskörpers getroffen werden. Verwendung fanden die ermittelten Fre-

quenzgänge aber für die Identifikation von Dämpfungsparametern (siehe Abschnitt 6.7.1). 

Ausgewählte Frequenzgänge und Kohärenzfunktionen sowie das verwendete Messgitter 

können im Anhang zum Kapitel 6 den Abbildungen A6.11 bis A6.15 entnommen werden. 

Für die experimentellen Untersuchungen an VWS**8 wurden in Erweiterung zu den drei 

Vorgängerschiffen zusätzliche Messpunkte am Schiffskörper verwendet. Aus organisato-

rischen Gründen (Werftablauf) sowie aufgrund einer zu diesem Zeitpunkt noch einge-

schränkten Anzahl von Sensoren konnten am Schiffskörper nur Schwingungsantworten in 

vertikaler Richtung aufgezeichnet werden. Die Anregung erfolgte am Deckshaus in 

Schiffslängsrichtung, andere Erregerkonfigurationen konnten nicht realisiert werden. Dies 

hatte zur Folge, dass zum einen nicht alle Eigenschwingungen im auszuwertenden Fre-

quenzbereich angeregt wurden und zum anderen eine Zuordnung von berechneten und 

experimentell ermittelten Eigenfrequenzen auf Grundlage der dazugehörigen Eigen-

schwingformen nur eingeschränkt möglich war. In Abbildung 6.7 ist der ermittelte Driving-

point-Frequenzgang (Anregung und Systemantwort am gleichen Ort) dargestellt. Die Ab-

bildung enthält außerdem das verwendete Messmodell sowie eine Kennzeichnung von 

identifizierten Eigenfrequenzen. Im Anhang in den Abbildungen A6.16 und A6.17 sind er-

gänzend weitere Frequenzgänge und dazugehörigen Kohärenzfunktionen dargestellt.  

Die Tabelle 6.4 beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechne-

ten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie identifizierte Dämpfungsparameter. 

Aufgrund der beschriebenen Einschränkungen konnten nicht alle Eigenschwingungen 
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(Moden) identifiziert und den berechneten Größen zugeordnet werden. Auch war eine si-

chere Identifikation der Dämpfungsparameter nicht für alle experimentell ermittelte Eigen-

schwingungen möglich. Trotz dieser Einschränkungen werden die ermittelten Ergebnisse 

in diesem Zusammenhang vorgestellt, da an diesem Schiff weitere experimentelle Unter-

suchungen im Rahmen einer Probefahrt durchgeführt wurden und ein Vergleich der Er-

gebnisse wichtige Schlussfolgerungen zulässt. 
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Abbildung 6.7: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang am Containerschiff 
VWS**8 

Tabelle 6.4: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (klassische MA) zu den berechneten Eigenschwingungen am Containerschiff 
VWS**8 

Mode-Nr. (FEM) 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 1.00 0.88 1.47 1.49 - - 2.14 2.56 

Dämpfung ϑ [%] - - - 0.74 - - 0.51 0.61 

 

Die Anwendung der klassischen Modalanalyse am Containerschiff Aker**9 erfolgte auf 

Grundlage des in Abbildung 6.5 gezeigten umfangreichen Messmodells. Die Systemant-

worten wurden am Schiffskörper in y- und z-Richtung sowie am Deckshaus zusätzlich in 

x-Richtung ermittelt. Die Anregung erfolgte am Deckshaus in x- und in y-Richtung sowie 

an der Hauptmaschine in y-Richtung. Dadurch war es möglich, im betrachteten Fre-

quenzbereich alle Eigenschwingungen zu identifizieren. In Abbildung 6.8 sind die ermittel-

ten Drivingpoint-Frequenzgänge am Deckshaus dargestellt sowie die identifizierten Eigen-

frequenzen gekennzeichnet. Im Anhang in den Abbildungen A6.18 bis A6.26 sind weitere 

ausgewählte Frequenzgänge und dazugehörigen Kohärenzfunktionen des Schiffes 

Aker**9 dargestellt.  
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4 

7 
8 

Erregung 

Antwort 
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Abbildung 6.8: Experimentell ermittelte Drivingpoint-Frequenzgänge am Containerschiff 
Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 6 Hz (vgl. Tabelle 6.5, 
Abbildung 6.9) 

Tabelle 6.5: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (klassische MA) zu den berechneten Eigenschwingungen am Containerschiff 
Aker**9 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 1.07 0.89 1.55 1.58 2.88 2.80 2.26 2.68 

Dämpfung ϑ [%] 0.87 - 1.27 0.45 0.80 0.51 0.62 0.67 

 

Die Tabelle 6.5 beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechne-

ten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dämpfungspara-

meter. Die vertikale 2-Knoten Biegeschwingung (Mode 2) konnte nur ungenügend ange-

regt werden, so dass eine sichere Dämpfungsidentifikation nicht möglich war.  

In der Abbildung 6.9 ist eine Auswahl der ersten acht experimentell identifizierten Eigen-

schwingformen dargestellt. Auch über diesen Frequenzbereich hinaus war es möglich, 

globale Eigenschwingungen zu identifizieren und den berechneten Ergebnissen zuzuord-

nen. Beispielhaft sind dafür in Abbildung 6.10 Eigenschwingungen mit vorwiegender Be-

teiligung des Deckshauses in einem Frequenzbereich bis ca. 13 Hz dargestellt. Die Abbil-

dung 6.11 enthält die dazugehörigen Frequenzgänge in dem entsprechenden Frequenz-

bereich. Die Darstellung aller ermittelten Dämpfungsparameter erfolgt im Abschnitt 6.7.1 

im Rahmen der schiffsspezifischen Auswertungen. 

2.677
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Abbildung 6.9: Auswahl an experimentell identifizierten Eigenschwingformen (klassische 
MA) des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch 
Abbildung 6.1) 

 

 

 
Abbildung 6.10: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (klassische MA) des 
Containerschiffes Aker**9 mit hauptsächlicher Beteiligung des Deckshauses in einem 
Frequenzbereich bei ca. 12 Hz (siehe auch Abbildung 6.2) 

Mode 4 
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Abbildung 6.11: Experimentell ermittelte Drivingpoint-Frequenzgänge am Containerschiff 
Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 16 Hz (vgl. Abbildung 
6.10) 

 

 
 

Abbildung 6.12: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (klassische MA) der 
Hauptmaschine des Containerschiffes Aker**9  
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Abbildung 6.13: Experimentell ermittelte Frequenzgänge an der Hauptmaschine des 
Containerschiff Aker**9 (vgl. Abbildung 6.12) 

H-Form: 8.23 Hz 

L-Form: 9.49 Hz 

X-Form: 14.44 Hz 
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Durch die Verwendung eines Anregungspunktes am Motor war es zum einen möglich, 

das Eigenschwingungsverhalten der Hauptmaschine experimentell zu ermitteln. Die cha-

rakteristischen H-, L-, und X-Formen sind in der Abbildung 6.12 dargestellt, die entspre-

chenden Frequenzgänge mit den gekennzeichneten Frequenzen in Abbildung 6.13 (bzw. 

A6.22 und A6.26 im Anhang). Außerdem lieferten die Frequenzgänge zwischen dem Mo-

tor als (einer) Haupterregerquelle und anderen Punkten der Schiffstruktur, z.B. dem 

Deckshaus, wichtige Zusatzinformationen für das dynamische Verhalten. 

 

6.3.2.2 RoRo-Schiff FSG**0 

Die Anwendung der klassischen Modalanalyse am RoRo-Schiff FSG**0 erfolgte auf 

Grundlage des in Abbildung 6.6 gezeigten Messmodells. Die Systemantworten wurden an 

der gesamten Schiffsstruktur in y- und z-Richtung ermittelt. Im Unterschied zu den Con-

tainerschiffen wurde auf die Aufzeichnung von Antwortsignalen am Deckshaus in x-

Richtung (Schiffslängsrichtung) verzichtet, da aufgrund der Bauart kein signifikanter Anteil 

dieser Komponenten an den Eigenschwingungsvektoren zu erwarten war. Die Anregung 

erfolgte am Deckshaus in x- und in y-Richtung. Der verfügbare Anregungspunkt erwies 

sich für eine vollständige Anregung der globalen Eigenschwingungen im unteren Fre-

quenzbereich als ungeeignet. Das Ziel, die vertikalen Eigenschwingungen durch eine An-

regung am Deckshaus in x-Richtung (siehe Abbildung 6.6) anzuregen, konnte, bedingt 

durch die kompakte Bauweise, die geringe Bauhöhe sowie die Lage relativ zum Schiffs-

körper, nicht erreicht werden. Aus konstruktiven Gründen stand aber kein anderer Struk-

turpunkt für eine verbesserte Anregung zur Verfügung. Nachteilig wirkte sich auch der 

Umstand aus, dass während der experimentellen Untersuchungen die Heckklappe des 

Schiffes aufgrund eines technischen Defektes nicht geschlossen werden konnte und so-

mit Veränderungen im dynamischen Verhalten der Schiffsstruktur nicht auszuschließen 

waren.  

In Abbildung 6.14 ist der experimentell ermittelte Drivingpoint-Frequenzgang (Anregung 

und Antwort am Deckshaus in Schiffsquerrichtung) dargestellt sowie die identifizierten Ei-

genfrequenzen gekennzeichnet. Weitere ausgewählte Frequenzgänge und dazugehöri-

gen Kohärenzfunktionen des Schiffes FSG**0 können den Abbildungen A6.27 bis A6.31 

des Anhanges zum Kapitel 6 entnommen werden. Aus den Abbildungen A6.30 und A6.31 

ist dabei ersichtlich, dass bei einer Anregung der Schiffsstruktur am Deckshaus in Schiffs-

längsrichtung im betrachteten (unteren) Frequenzbereich keine Eigenschwingungen an-

geregt wurden. 
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Abbildung 6.14: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang am RoRo-Schiff 
FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 10 Hz (vgl. Tabelle 
6.6, Abbildung 6.15) 

Tabelle 6.6: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (klassische MA) zu den berechneten Eigenschwingungen am RoRo-Schiff 
FSG**0 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Frequenz [Hz] - - - 3.09 3.63 4.67 4.19 - 5.75 - 

Dämpfung ϑ [%] - - - 1.40 1.08 2.55 2.29 - 1.65 - 

 

Die Tabelle 6.6 beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechne-

ten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.3) sowie die identifizierten Dämpfungspara-

meter. Die vertikalen Biegeschwingungen (Moden 1, 3, 8 und 10) konnten ebenso wie die 

horizontale 2-Knoten Biegung (Mode 2) nicht angeregt und somit nicht identifiziert wer-

den. In der Abbildung 6.15 sind als Auswahl die experimentell identifizierten Eigen-

schwingformen mit Torsionsanteilen dargestellt. Für einen Vergleich mit den berechneten 

Eigenschwingformen wird auf die Abbildung 6.3 verwiesen. 

Wie auch beim bereits vorgestellten Containerschiff konnten mehr lokal ausgeprägte 

Schwingformen der Schiffsstruktur im höheren Frequenzbereich angeregt und identifiziert 

werden. In Abbildung 6.16 ist der Drivingpoint-Frequenzgang in einem Frequenzbereich 

bis 20 Hz dargestellt. Gut zu erkennen sind darin die lokal begrenzten Eigenschwingun-

gen an einer erhöhten Inertanz (Beschleunigbarkeit) der Struktur. Dazugehörige Schwing-

formen können Abbildung 6.17 entnommen werden. Es handelt sich dabei um lokale 

Schwingungen des Deckshauses in Kopplung mit der seitlichen Berandung einer Rampe. 

Die Darstellung aller ermittelten Dämpfungsparameter des RoRo-Schiffes FSG**0 erfolgt 

im Abschnitt 6.7.1 im Rahmen der schiffsspezifischen Auswertungen. 

 

4.669
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Abbildung 6.15: Auswahl an experimentell identifizierten Eigenschwingformen (klassi-
sche MA) des RoRo-Schiffes FSG**0 in einem Frequenzbereich bis ca. 6 Hz (siehe auch 
Abbildung 6.3) 
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Abbildung 6.16: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang am RoRo-Schiff 
FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 20 Hz (vgl. Abbildung 
6.17) 
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Abbildung 6.17: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (klassische MA) des 
RoRo-Schiffes FSG**0 mit hauptsächlicher Beteiligung des Deckshauses und einer Ram-
penberandung  

 

6.4 Anwendung der operativen Modalanalyse unter Werftbedingungen 

6.4.1 Durchführung der experimentellen Untersuchungen 

Im Rahmen der Anwendung der operativen Modalanalyse unter Werftbedingungen wur-

den zwei Containerschiffe vom Typ CV2500 (Aker**6 und Aker**9) auf der Aker MTW 

Werft in Wismar sowie das RoRo-Schiff FSG**0 auf dem Werftgelände der Flensburger 

Schiffbaugesellschaft untersucht. Im Gegensatz zur klassischen Modalanalyse beschränkt 

sich der experimentelle Teil der operativen Modalanalyse ausschließlich auf die mess-

technische Erfassung der Strukturantworten. Die Anregung erfolgt durch die Umgebungs-

bedingungen, bei den Schiffsstrukturen hauptsächlich durch eine Wellenanregung. Da die 

Werftgewässer im Allgemeinen eine geschützte Lage aufweisen, war die Intensität dieser 

stochastischen Anregung vergleichsweise gering. Die während aller Untersuchungen vor-

herrschenden ruhigen Wetterverhältnisse führten zu einer weiteren Verringerung der sto-

chastischen Anregung. Eine Darstellung der örtlichen Gegebenheiten sowie der Wellensi-

tuationen während der Untersuchungen der Schiffe Aker**9 sowie FSG**0 sind den Abbil-

dungen A6.32 und A6.33 des Anhanges zu entnehmen. 

Wie auch bei der klassischen Modalanalyse war es notwendig, geeignete Strukturpunkte 

für die Messwerterfassung in Form eines Messmodells festzulegen. Während die 

Messmodelle von Aker**6 und FSG**0 den im Rahmen der klassischen Modalanalyse 

verwendeten Modellen entsprachen (siehe Abbildungen 6.5 und 6.6), wurde für das Con-

tainerschiff Aker**9 ein verfeinertes Messmodell mit zusätzlichen Messpunkten verwen-

det. Da für die Aufzeichnung der Strukturantworten insgesamt nur 16 Messkanäle zur Ver-

fügung standen, mussten die Messungen mit einer jeweils veränderten Sensorpositionie-

rung mehrfach wiederholt werden. Um diese einzelnen Messreihen miteinander in Bezie-

hung zu setzen, war es notwendig, mindestens drei Referenzsensoren an ausgewählten 

Strukturpunkten unverändert zu belassen. Die daraus resultierenden Sensoranordnungen 

für die drei untersuchten Schiffe können im Anhang den Abbildungen A6.34 bis A6.36 ent-

nommen werden. 

Mode 15,50 Hz Mode 18,10 Hz 
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Zur Verringerung des zufälligen Fehlers und zur Minimierung von Abschneideeffekten 

(Leakage) bei der Auswertung der Messsignale ist eine ausreichend lange Messdauer 

entsprechend Gleichung (5.9) zu wählen. Für die Untersuchungen an den Containerschif-

fen (Aker**6 und Aker**9) wurde eine Messdauer von 60 Minuten gewählt, beim RoRo-

Schiff FSG**0 wurde die Messdauer auf 90 Minuten erweitert. Die Abtastfrequenz betrug 

einheitlich 128 Hz. Die Erfassung der Strukturantworten erfolgte wie schon bei der klassi-

schen Modalanalyse unter Verwendung hochempfindlicher piezoelektrischer Beschleuni-

gungsaufnehmer mit einer Empfindlichkeit von 10V/g. 

Die Auswertung der vorliegenden Datensätze erfolgte entsprechend den im Abschnitt 

5.1.2.2 beschriebenen Verfahren unter Verwendung der Software ARTeMIS Extractor 

(SVIBS). Die modalen Parameter der Schiffstrukturen wurden sowohl unter Anwendung 

der Enhanced Frequency Domain Decomposition Technik (EFDD) als auch der Stochastic 

Subspace Identifikation (SSI) ermittelt. Im Allgemeinen erfolgte eine erste Auswertung un-

ter Anwendung der EFDD. Anschließend wurden mit Hilfe der SSI-Verfahren die modalen 

Parameter erneut bestimmt. Der Zeitaufwand war bei der Anwendung dieses modellba-

sierten Verfahrens deutlich erhöht, da begrenzte Frequenzbereiche separiert und einzeln 

ausgewertet werden mussten. In den meisten Fällen konnten mit beiden Verfahren glei-

che Ergebnisse erzielt werden. Die SSI-Verfahren lieferten aber bei modal stark gekoppel-

ten Eigenschwingungen, insbesondere im Hinblick auf die Dämpfungsparameter, die zu-

verlässigeren Ergebnisse. Am Beispiel von am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Daten ist 

im Anhang die Vorgehensweise bei der Parameteridentifikation unter Anwendung beider 

Verfahren dargestellt. Die Abbildungen A6.37 bis A6.41 stellen schrittweise die Vorge-

hensweise bei der Anwendung der EFDD zur Parameteridentifikation dar. Den Ausgangs-

punkt bildet dabei die Ermittlung der spektralen Leistungsdichtematrizen, bestehend aus 

den Auto- und Kreuzleistungsdichten (Abbildungen A6.37 und A6.38). Durch Anwendung 

der Singulärwertzerlegung auf die Leistungsdichtematrizen kann anschließend der spekt-

rale Verlauf der Singulärwerte ermittelt werden (Abbildungen A6.39 und A6.40). Durch 

Separation des Verlaufes des ersten (bzw. bei gekoppelten Moden auch zweiten) Singu-

lärwertes im Bereich einer Eigenschwingung und Rücktransformation des ausgewählten 

Bereiches in den Zeitbereich kann die Autokorrelationsfunktion der betrachteten Eigen-

schwingung ermittelt und zur Identifikation der modalen Parameter verwendet werden 

(siehe Abbildung A6.41). Die SSI-Verfahren basieren direkt auf den gemessenen Zeitda-

tensätzen. Die Generierung von parametrisierten Modellen unterschiedlicher Ordnungen 

zur analytischen Beschreibung des Schwingungsverhaltens führt auf auch aus der klassi-

schen Modalanalyse bekannte Stabilitätsdiagramme, dargestellt im Anhang in Abbildung 

A6.42. Anhand festgelegter Stabilitätskriterien erfolgte die Auswahl eines Modells. Durch 

eine Gegenüberstellung von z.B. experimentell ermittelten und analytisch generierten Au-

to- und Kreuzleistungsdichten, dargestellt im Anhang in Abbildung A6.43, kann die Güte 

des Modells und damit der identifizierten modalen Parameter bewertet werden.  
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6.4.2 Ergebnisse der operativen Modalanalyse unter Werftbedingungen 

In den folgenden Abschnitten sind die Ergebnisse der Anwendung der operativen Modal-

analyse unter Werftbedingungen an den drei genannten Schiffen dargestellt. Trotz der ge-

ringen Intensität der stochastischen Anregung bei allen drei Untersuchungen war die Qua-

lität der experimentellen Identifikationen entgegen den Erwartungen zum Teil sehr gut. 

Die traf insbesondere für einen Frequenzbereich bis ca. 6 Hz zu. Aufgrund der spektralen 

Charakteristik der Wellenanregung war mit zunehmender Frequenz eine Abnahme der In-

tensität der stochastischen Anregung und somit eine Abnahme der Identifizierbarkeit mo-

daler Parameter zu verzeichnen. 

 

6.4.2.1 Containerschiffe Typ CV2500 

Die Ergebnisse der operativen Modalanalyse am Containerschiffen Typ CV2500 werden 

anhand von Untersuchungen an den Schiffen Aker**9 und Aker**6 dargestellt. Die bau-

gleichen Schiffe unterschieden sich nur im Hinblick auf die vorhandenen Ballastmassen 

und resultierenden Tiefgänge (siehe auch Abschnitt 6.7.2). Am Schiff Aker**9 waren au-

ßerdem zum Zeitpunkt der Messungen die Motorquerabstützungen noch nicht ange-

bracht, was anhand rechnerischer Untersuchungen insbesondere einen Einfuß auf das 

Schwingungsverhalten der Deckshausstruktur hatte. 

In Abbildung 6.18 sind die experimentell ermittelten Eigenschwingformen aller in diesem 

Frequenzbereich betrachteten Eigenschwingungen dargestellt. Die Tabelle 6.7 beinhaltet 

die dazugehörigen identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwing-

formen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dämpfungsparameter.  

 

Tabelle 6.7: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Werft) zu den berechneten Eigenschwingungen am Contai-
nerschiff Aker**9 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 1.21 0.93 1.72 1.69 3.29 2.96 2.41 2.87 

Dämpfung ϑ [%] 1.40 0.61 0.92 0.56 1.54 0.63 0.86 0.87 
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Abbildung 6.18: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Werft) 
des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch Abbil-
dung 6.1) 

Der Abbildung 6.19 kann der Verlauf der gemittelten Singulärwerte sowie die Kennzeich-

nung der ausgewählten Eigenschwingungen entnommen werden. Anhand des Verlaufes 

der Singulärwerte ist die gute Anregung bzw. Identifizierbarkeit der untersten Eigen-

schwingungen ersichtlich. 
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Mode 5 Mode 6 

Mode 7 Mode 8 
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Abbildung 6.19: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensätze mit ausgewählten Moden 
(siehe Tabelle 6.7) 
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Abbildung 6.20: Spektrale Autoleistungsdichte, ermittelt am Deckshaus Schiff Aker**9 
(steuerbord, Schiffslängsrichtung) mit markierten Deckshausmoden (siehe auch Abbil-
dung 6.11) 

Bedingt durch die geringe Anregungsintensität im höheren Frequenzbereich war eine 

Identifikation der ersten elastischen Moden der Substruktur Deckshaus schwierig, aber 

trotzdem möglich. Besonders deutlich wird die spektrale Charakteristik der Decks-

hausstruktur am Autoleistungsdichtespektrum einer am Deckshaus aufgezeichneten 

Strukturantwort (Abbildung 6.20). Die dazugehörigen Eigenschwingformen sind in Abbil-

dung 6.21 dargestellt. Die Frequenzverschiebungen im Vergleich zu den Untersuchungen 

mit der klassischen Modalanalyse (vgl. Abbildungen 6.10 und 6.11 sowie 6.2) resultieren 

aus unterschiedlichen Bauzuständen. Die hier dargestellte operative Modalanalyse erfolg-

te zu einem früheren Zeitpunkt in einem Bauzustand ohne installierte Motorquerabstüt-

zungen. 

10.33 Hz 

11.30 Hz 
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Abbildung 6.21: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA) des Con-
tainerschiffes Aker**9 mit hauptsächlicher Beteiligung des Deckshauses (siehe auch Abbil-
dung 6.2 und 6.10) 

Die Anwendung der operativen Modalanalyse am Containerschiff Aker**6 erfolgte in ei-

nem Zustand nach Probefahrt (Ballastzustand). Veränderungen von Massenverteilung 

und Tiefgang führten im Vergleich zu den anderen Untersuchungen zu Veränderungen im 

dynamischen Verhalten, auf die im Abschnitt 6.7.2 näher eingegangen wird. Abbildung 

6.22 zeigt den Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichtematri-

zen aller am Schiff Aker**6 aufgezeichneten Datensätze sowie die Kennzeichnung der 

ausgewählten Eigenschwingungen. In Tabelle 6.8 sind die identifizierten Eigenfrequenzen 

in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identi-

fizierten Dämpfungsparameter dargestellt. Eine Identifikation von Mode 8 war nicht mög-

lich. Auf die Darstellung der experimentell ermittelten Schwingformen wird verzichtet, sie 

entsprechen denen aus Abbildung 6.18. 

 

dB | (1.0 m/s²)² / Hz

Frequency [Hz]

0 2 4 6
-40

-30

-20

-10

0

10

20

Frequency Domain Decomposition - Peak Picking
Average of the Normalized Singular Values of

Spectral Density Matrices of all Data Sets.

 

Abbildung 6.22: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff Aker**6 aufgezeichneten Datensätze mit ausgewählten Moden 
(siehe Tabelle 6.8) 

Mode 10,33 Hz Mode 11,30 Hz 
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Tabelle 6.8: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Werft) zu den berechneten Eigenschwingungen am Contai-
nerschiff Aker**6 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 1.15 0.88 1.50 1.48 2.83 2.71 2.25 - 

Dämpfung ϑ [%] 1.65 0.41 1.26 2.40 1.28 0.93 1.95 - 

 

6.4.2.2 RoRo-Schiff FSG**0 

Die Anwendung der operativen Modalanalyse am Schiff FSG**0 erfolgte zeitgleich mit der 

Anwendung der klassischen Modalanalyse. Aus diesem Grund ist ein direkter Vergleich 

der mit den verschiedenen Verfahren ermittelten modalen Parameter möglich. Einge-

schränkt wird dieser Vergleich aber durch eine nur unvollständige Identifikation der Eigen-

schwingungen im betrachteten Frequenzbereich. Zwar konnten bei der Anwendung der 

operativen Modalanalyse die untersten zwei Eigenschwingungen (Mode 1 und 2) zusätz-

lich identifiziert werden, eine Identifikation insbesondere der höheren vertikalen Biegeei-

genschwingungen (Mode 3, 8 und 10) war aber ebenfalls nicht möglich. Gründe für diese 

Einschränkungen liegen wahrscheinlich in einer begrenzten stochastischen Anregung der 

Schiffsstruktur bedingt durch die sehr geschützte Lage des Liegeplatzes (siehe Anhang, 

Abbildung A6.32). 

In Abbildung 6.23 sind die experimentell ermittelten Eigenschwingformen von FSG**0 

dargestellt. Die Tabelle 6.9 beinhaltet die dazugehörigen identifizierten Eigenfrequenzen 

in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.3) sowie die identi-

fizierten Dämpfungsparameter. Der Abbildung 6.24 kann der Verlauf der gemittelten Sin-

gulärwerte sowie die Kennzeichnung der ausgewählten Eigenschwingungen entnommen 

werden. 
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Abbildung 6.23: Experimentell identifizierten Eigenschwingformen (operative MA, Werft) 
des RoRo-Schiffes FSG**0 in einem Frequenzbereich bis ca. 6 Hz (siehe auch Abbildung 
6.3) 

Tabelle 6.9: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Werft) zu den berechneten Eigenschwingungen am RoRo-
Schiff FSG**0 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Frequenz [Hz] 1.50 2.47 - 3.09 3.63 - 4.19 - 5.78 - 

Dämpfung ϑ [%] 3.52 2.18 - 1.66 1.25 - 2.37 - 2.30 - 

 

 

Mode 4 

Mode 2 Mode 1 

Mode 5 

Mode 7 Mode 9 
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Abbildung 6.24: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff FSG**0 aufgezeichneten Datensätze mit ausgewählten Moden 
(siehe Tabelle 6.9) 

 

6.5 Anwendung der operativen Modalanalyse bei Probefahrt 

6.5.1 Durchführung der experimentellen Untersuchungen 

Die Anwendung der operativen Modalanalyse unter Probefahrtsbedingungen erfolgte an 

zwei Containerschiffe vom Typ CV2500 (Aker**9 und VWS**8) sowie an den RoRo-

Schiffen FSG**0 und FSG**1. Aufgrund eines begrenzten Zeitrahmens zur Durchführung 

der Untersuchungen während einer Probefahrt war es notwendig, die örtliche Auflösung 

der verwendeten Messmodelle zu reduzieren, um die Anzahl der notwendigen Messrei-

hen zur Erfassung aller Messfreiheitsgrade auf zwei zu begrenzen. Die daraus abgeleite-

ten Messmodelle sowie die resultierenden Sensoranordnungen können im Anhang der 

Darstellung A6.44 entnommen werden.  

Während des Schiffsbetriebes wirkten neben der natürlichen stochastischen Anregung 

zusätzliche harmonische Anregungen auf die Schiffstruktur ein, hauptsächlich verursacht 

durch die Hauptmaschine mit ihren unterschiedlichen Erregerordnungen sowie durch den 

Schiffspropeller mit vorwiegend ein- und zweifacher Propellerblattfrequenz. Diese Art der 

Anregung hatte ein zusammengesetztes Antwortspektrum der Schiffsstruktur, bestehend 

aus strukturellen Moden und harmonischen Komponenten, zur Folge (siehe auch Abbil-

dung 5.3). Beispielhaft ist ein solches Antwortspektrum anhand des Verlaufes der Singu-

larwerte in Abbildung 6.25 dargestellt. 
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Abbildung 6.25: Verlauf der Singulärwerte der Strukturantworten bei stochastischer und 
harmonischer Anregung der Schiffstruktur im Betrieb (FSG**0) 

Im Allgemeinen unterscheidet sich die Anwendung der operativen Modalanalyse in Anwe-

senheit harmonischer Erregerordnungen nicht von dem Fall bei alleiniger stochastischer 

Anregung. Folgende Besonderheiten sind aber zu berücksichtigen. 

Bei Schiffsbetrieb übersteigen die harmonischen Anteile des Antwortspektrums die Anteile 

infolge der natürlichen stochastischen Anregung zum Teil um ein Vielfaches und führen 

zu erhöhten Anforderungen an die dynamische Auflösung des Datenerfassungssystems. 

So wurde im Rahmen der Untersuchungen ein Datenerfassungssystem mit einer 2*24 Bit 

A/D-Wandlung (Dyn-X, Bruel&Kjær) verwendet, um auch den auf stochastischer Erregung 

basierenden Anteil der Strukturantworten in einer guten Qualität aufzuzeichnen. Auch sind 

längere Messzeiten bei Vorhandensein harmonischer Erregerordnungen zu empfehlen 

[66]. 

Im Rahmen der Parameteridentifikation ist es im weiteren Verlauf notwendig, harmoni-

sche Komponenten zu erkennen und von den gesuchten strukturellen Moden zu trennen. 

Hierfür sind verschiedene Vorgehensweisen möglich [66, 67]. So können harmonische 

Komponenten im Antwortspektrum visuell am Verlauf der Singulärwerte erkannt werden, 

da im Bereich dieser Komponente alle Singulärwerte deutlich erhöht sind (siehe Abbil-

dung 6.25). Weiterhin ist es möglich, harmonische Komponenten von strukturellen Moden 

durch ihre signifikant unterschiedlichen Verteilungsdichtefunktionen [22] zu unterscheiden. 

Auch werden für harmonische Komponenten in der Regel deutlich geringere Dämpfungs-

kennwerte identifiziert, so dass diese ebenfalls als Indikator verwendet werden können. 

Harmonische Erregerordnungen können aber auch bekannt sein oder durch separate 

Messungen ermittelt werden. So erfolgte während der Probefahrten parallel zur Aufzeich-

nung der Strukturantworten die Erfassung der Wellendrehzahl durch einen zusätzlichen 

Sensor. Da im Schiffsbetrieb alle Haupterregerordnungen Vielfache der Drehzahl der 

Propellerwelle sind, konnten diese für jeden Betriebszustand auf einfache Weise ermittelt 

werden. 

Strukturelle Moden 

Harmonische Erregerordnungen 
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Sind die harmonischen Komponenten identifiziert, können die modalen Parameter der 

verbleibenden strukturellen Moden ermittelt werden. Liegen die harmonischen Komponen-

ten außerhalb des Resonanzbereiches struktureller Moden, ist eine Parameteridentifikati-

on problemlos möglich. Schwierigkeiten treten auf, wenn die Resonanzbereiche durch 

harmonische Erregerlinien gestört werden. Während die SSI-Verfahren auch strukturelle 

Moden mit dicht benachbarten harmonischen Erregerlinien sicher identifizieren können, ist 

eine direkte Anwendung der EFDD nicht möglich. In [66] wurde ein Verfahren vorgeschla-

gen und in der verwendeten Software umgesetzt, das die harmonischen Komponenten 

über ihre charakteristische Verteilungsdichtefunktion identifiziert und anschließend aus 

dem Bereich der strukturellen Moden durch Interpolation eliminiert, so dass eine Parame-

teridentifikation auch unter Anwendung der EFDD möglich wird. Untersuchungen zur An-

wendbarkeit der verschiedenen Verfahren zur Parameteridentifikation bei zusätzlicher 

harmonischer Anregung wurden am Beispiel von Messdaten des RoRo-Schiffes FSG**0 

durchgeführt. Messdaten standen dabei für zwei geringfügig unterschiedliche Drehzahlzu-

stände sowie für einen Zustand ohne harmonische Erregung (Inspektion der Hauptma-

schine) zur Verfügung. So war es möglich, für einen ausgewählten strukturellen Mode die 

ermittelten modalen Parameter bei den drei Zuständen: harmonische Erregerordnung 

identisch mit dem strukturellen Mode, eng benachbart oder ohne harmonische Erregung 

zu ermitteln und zu vergleichen. Dabei konnte festgestellt werden, dass nur im Fall einer 

mit dem strukturellen Mode identischen harmonischen Erregerordnung die ermittelten 

Dämpfungsparameter fehlerbehaftet waren. Für den Zustand der eng benachbarten har-

monischen Erregerordnung konnte die Dämpfung sicher identifiziert werden. Eigenfre-

quenzen und dazugehörige Eigenschwingformen konnten bei allen Zuständen ermittelt 

werden. Ausführlich sind diese Untersuchungen in [67] beschrieben. Auszugsweise wird 

im Anhang in den Abbildungen A6.45 und A6.46 die Parameteridentifikation in Gegenwart 

harmonischer Erregerordnungen bei Anwendung der EFDD mit dem Verfahren der har-

monischen Identifikation sowie eines SSI-Verfahrens dargestellt. 

Problematisch erwies sich die Separation höherer Erregerordnungen, da diese auf Grund 

vorhandener Frequenz- und Amplitudenmodulationen der harmonischen Komponenten 

teilweise einen größeren Frequenzbereich überdeckten. Somit wurde auch eine Identifika-

tion struktureller Moden im höheren Frequenzbereich (>8 Hz) erschwert, was besonders 

die Deckshausschwingungen bei Containerschiffen betraf. Gleichzeitig war im Schiffsbe-

trieb aber auch eine erhöhte Intensität der natürlichen Anregung durch Wind und vorwie-

gend Wellen festzustellen (siehe Anhang, Abbildung A6.47), die die Identifikation insbe-

sondere der unteren Eigenschwingungen verbesserte. Als besonders geeignet haben sich 

Messungen unter konstanten Betriebsbedingungen (konstante Wellendrehzahl) erwiesen, 

um den Einfluss der harmonischen Erregung bestmöglich eliminieren zu können. Bei den 

RoRo-Schiffen war dieser Zustand fast immer gegeben, da diese Schiffe mit einem Ver-

stellpropeller ausgerüstet waren und die Hauptmaschine mit konstanter Drehzahl lief. Bei 

Containerschiffen hingegen wurden die Schiffsgeschwindigkeiten über die Wellendrehzahl 

reguliert. Messungen bei unterschiedlichen (im Rahmen einer Einzelmessung aber kon-
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stanten) Wellendrehzahlen ermöglichten aber auch eine sehr einfache Elimination harmo-

nischer Erregerlinien, indem unterschiedliche Messungen zur Parameteridentifikation be-

einflusster struktureller Moden verwendet wurden.  

Die für die Auswertungen nutzbaren Datensatzlängen (Messdauern) waren abhängig von 

den vorliegenden Betriebszuständen. Da nur Zeitbereiche konstanter Wellendrehzahlen 

verwendet wurden, variierte die Länge der verwendeten Zeitdatensätze zwischen 60 und 

180 Minuten.  

 

6.5.2 Ergebnisse der operativen Modalanalyse unter Probefahrtbedingungen 

In den folgenden Abschnitten sind die Ergebnisse der Anwendung der operativen Modal-

analyse unter Probefahrtsbedingungen an den Schiffen Aker**9, VWS**8, FSG**0 sowie 

FSG**1 dargestellt. Aufgrund von in dem betrachteten Frequenzbereich vorliegenden ki-

nematischen Zwangsbedingungen wurden einzelne Freiheitsgrade der Messgitter mess-

technisch nicht erfasst (siehe Abbildung A6.44 im Anhang). So erfolgte z.B. bei den Ro-

Ro-Schiffen die Erfassung der Querkomponenten der Schiffskörperschwingungen nur auf 

der Steuerbord-Seite. Zur Darstellung der Eigenschwingformen wurden die entsprechen-

den Werte dann für die Backbord-Seite übernommen. 

 

6.5.2.1 Containerschiffe Typ CV2500 

In Abbildung 6.26 sind die während der Probefahrt des Schiffes Aker**9 experimentell er-

mittelten Eigenschwingformen dargestellt. Die Tabelle 6.10 beinhaltet die dazugehörigen 

identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch 

Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dämpfungsparameter. Der Abbildung 6.27 kann 

der Verlauf der gemittelten Singulärwerte sowie die Kennzeichnung der ausgewählten Ei-

genschwingungen entnommen werden. In der Darstellung enthalten ist außerdem die 

Kennzeichnung der harmonischen Erregerordnungen bei einer Wellendrehzahl von 81,7 

min-1 (entspricht einer ersten Erregerordnung von 1.36 Hz). 
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Abbildung 6.26: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Probe-
fahrt) des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch 
Abbildung 6.1) 

Tabelle 6.10: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Probefahrt) zu den berechneten Eigenschwingungen am 
Containerschiff Aker**9  

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 1.08 0.99 1.53 1.93 2.91 3.06 2.74 3.56 

Dämpfung ϑ [%] 3.30 0.80 1.41 1.34 0.84 0.61 0.59 1.09 

Mode 3 

Mode 2 Mode 1 

Mode 4 

Mode 5 Mode 6 

Mode 7 Mode 8 
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Abbildung 6.27: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensätze mit ausgewählten Moden 
(siehe Tabelle 6.10) 

Die Abbildung 6.28 stellt den Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leis-

tungsdichte-Matrizen vom Schiff VWS**8 während der Probefahrt dar. Die Tabelle 6.11 

beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwingfor-

men (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dämpfungsparameter. Für die 

ermittelten Eigenschwingformen des Schiffes VWS**8 wird auf die Darstellungen vom 

Schiff Aker**9 (Abbildung 6.26) verwiesen. 
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Abbildung 6.28: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff VWS**8 aufgezeichneten Datensätze mit ausgewählten Moden 
(siehe Tabelle 6.11) 

harmonische  
Erregerordnungen 
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Tabelle 6.11: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Probefahrt) zu den berechneten Eigenschwingungen am 
Containerschiff VWS**8  

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 1.04 1.02 1.51 2.00 2.82 3.00 2.88 3.65 

Dämpfung ϑ [%] 2.41 1.45 1.37 1.43 0.80 1.10 1.67 1.35 

 

6.5.2.2 RoRo-Schiff FSG**0 

In Abbildung 6.29 ist der Verlauf der gemittelten Singulärwerte der während der Probe-

fahrt am RoRo-Schiff FSG**0 ermittelten spektralen Leistungsdichte-Matrizen dargestellt. 

Zu entnehmen ist dieser Darstellung auch die Kennzeichnung der ausgewählten Eigen-

schwingungen sowie der harmonischen Erregerordnungen bei einer Wellendrehzahl von 

122,4 min-1 (entspricht einer ersten Erregerordnung von 2,04 Hz). Die Tabelle 6.12 bein-

haltet die dazugehörigen identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten 

Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.3) sowie die identifizierten Dämpfungsparameter.  
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Abbildung 6.29: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am RoRo-Schiff FSG**0 während der Probefahrt aufgezeichneten Daten-
sätze mit ausgewählten Moden (siehe Tabelle 6.12) 

Tabelle 6.12: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Probefahrt) zu den berechneten Eigenschwingungen am Ro-
Ro-Schiff FSG**0  

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 

Frequenz [Hz] 1.32 2.04 2.26 2.95 3.33 3.96 3.83 3.47 5.01 4.29 

Dämpfung ϑ [%] 1.34 1.15 1.58 1.04 1,20 0.65 1.49 - 1.19 0.70 
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Abbildung 6.30: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Probe-
fahrt) des RoRo-Schiffes FSG**0 in einem Frequenzbereich bis ca. 6 Hz (siehe auch Ab-
bildung 6.3) 
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In Abbildung 6.30 sind die während der Probefahrt des RoRo-Schiffes FSG**0 experimen-

tell ermittelten Eigenschwingformen dargestellt. Eine sichere Identifikation von Mode 8 (4-

Knoten Biegung, vertikal) war nicht möglich, anhand ausgewählter Leistungsdichte-Spek-

tren konnte nur die entsprechende Eigenfrequenz ermittelt werden. 

 
6.5.2.3 RoRo-Schiff FSG**1 

Ein charakteristisches Merkmal des RoRo-Schiffes FSG**0 war eine speziell geformte, 

weit ausladende Achterschiffsstruktur. Diese Konstruktion hatte zur Folge, dass die be-

netzte Fläche der Außenhaut in diesem Bereich und somit auch die wirksame hydrody-

namische Masse eine Abhängigkeit von der Schiffsgeschwindigkeit aufwiesen. Dieser 

Sachverhalt ist in einer rechnerischen Vorhersage nur schwer zu berücksichtigen. Aus 

diesem Grund wurden Untersuchungen bei unterschiedlichen Schiffsgeschwindigkeiten 

durchgeführt. Da die Regelung der Schiffsgeschwindigkeit bei konstanter Wellendrehzahl 

über einen Verstellpropeller erfolgte, wurden als geschwindigkeitsäquivalente Bezugswer-

te die prozentualen Leistungen der Antriebsanlage verwendet. So erfolgten die Untersu-

chungen bei Leistungen von 100 %, 80 % sowie 0 % (Antriebsanlage ausgeschaltet). Die 

Auswertung beschränkt sich dabei auf die ersten fünf Eigenschwingungen. In Abbildung 

6.31 ist der Verlauf der gemittelten Singulärwerte der ermittelten spektralen Leistungs-

dichte-Matrizen bei abgeschalteter Antriebsanlage (Leistung 0 %) sowie die Kennzeich-

nung der ausgewählten Eigenschwingungen dargestellt. Der Verlauf der Singulärwerte für 

die weiteren Fahrtzustände kann im Anhang der Abbildung A6.48 entnommen werden.  
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Abbildung 6.31: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am RoRo-Schiff FSG**1 während der Probefahrt aufgezeichneten Daten-
sätze mit ausgewählten Moden (siehe Tabelle 6.13) bei abgeschalteter Antriebsanlage 
(Leistung 0 %) 
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Die Tabelle 6.13 beinhaltet die experimentell identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf 

die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.4) in Abhängigkeit der Leistung 

der Antriebsanlage. Deutlich werden darin die Frequenzverschiebungen, insbesondere 

der vertikalen Biegemoden, hauptsächlich verursacht durch Veränderungen in Größe und 

Verteilung der hydrodynamischen Massen im Achterschiffsbereich. Die Tabelle 6.14 stellt 

die aus den Datensätzen bei 100 % und 0 % Antriebsleistung identifizierten Dämpfungs-

parameter dar. Auffällig ist die Zunahme der Dämpfung bei voller Antriebsleistung für die 

Mode 1 und 3 (vertikale Biegeschwingungen). Dieser nicht strukturell, sondern messtech-

nisch verursachte Effekt ist eine Folge von leichten Verschiebungen in den Resonanzfre-

quenzen innerhalb einer Messung aufgrund der bereits beschriebenen Sensitivität der 

vertikalen Biegeschwingungen auf Veränderungen der benetzten Fläche der Achter-

schiffsstruktur. In Abbildung 6.32 sind die während der Probefahrt des RoRo-Schiffes 

FSG**1 experimentell ermittelten Eigenschwingformen dargestellt.  

 
Tabelle 6.13: Experimentell identifizierte Eigenfrequenzen des RoRo-Schiffes FSG**1 
(operative MA, Probefahrt) in Bezug auf die berechneten Eigenschwingungen (siehe auch 
Abbildung 6.4) in Abhängigkeit von der Leistung der Antriebsanlage. 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 

Antriebsleistung 100 % 1.27 1.93 2.10 2.50 2.90 

Antriebsleistung   80 % 1.30 1.94 2.27 2.51 2.90 

F
re

qu
en

z 

[H
z]

 

Antriebsleistung     0 % 1.52 2.03 2.51 2.58 3.00 

 

Tabelle 6.14: Experimentell identifizierte Dämpfungsparameter am RoRo-Schiff FSG**1 
aus den Datensätzen bei 100 % und 0 % Antriebsleistung 

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 

Antriebsleistung 100 % 1.94 0.72 2.79 0.85 1.09 

D
äm

pf
un

g 

ϑ 
[%

] 

Antriebsleistung     0 % 0.73 0.53 0.52 0.63 0.93 
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Abbildung 6.32: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Probe-
fahrt) des RoRo-Schiffes FSG**1 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch Ab-
bildung 6.4) 

 

6.6 Anwendung der operativen Modalanalyse im Liniendienst 

6.6.1 Durchführung der experimentellen Untersuchungen 

Die Anwendung der operativen Modalanalyse im Liniendienst erfolgte an dem bereits un-

ter Werft- und Probefahrtbedingungen untersuchten Containerschiff Aker**9 vom Typ 

CV2500 während einer Fahrt von Rotterdam nach Hamburg. Folgende Ladungs- und 

Tiefgangsbedingungen lagen vor (siehe auch Abbildung A6.51): 

Ladung (Container): 17 331 t   Tiefgänge:  10,4 m aft 
Ballastwasser:   6 751 t     10,2 m fore 
Treibstoffe:    2 550 t. 

Die Aufzeichnung der Strukturantworten mittels piezoelektrischer Beschleunigungsauf-

nehmer erfolgte an identischen Punkten der Schiffsstruktur, welche für die operative Mo-

dalanalyse unter Probefahrtbedingungen verwendet wurden (siehe Abbildung A6.44). 

Mode 3 

Mode 2 Mode 1 

Mode 4 

Mode 5 
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Aufgezeichnet wurden 2 Datensätze mit einer Messdauer von jeweils 90 Minuten. Eine 

zusätzliche Messung erfolgte während des Beladungsvorganges im Hafen, wobei die An-

zahl der zur Verfügung stehenden Sensoren sowie Messdauer aus organisatorischen 

Gründen eingeschränkt war. 

 

6.6.2 Ergebnisse der operativen Modalanalyse im Liniendienst 

6.6.2.1 Containerschiffe Typ CV2500 

In den Abbildungen 6.33 und 6.34 sind die Verläufe der gemittelten Singulärwerte für die 

aufgezeichneten Datenreihen während des Beladungsvorganges im Hafen sowie wäh-

rend des Schiffsbetriebes. Die Qualität der während des Beladungsvorganges aufge-

zeichneten Messwerte ist viel versprechend. Leider war es aus Gründen einer relativ kur-

zen Hafenliegezeit sowie des Zeitbedarfs bei der Installation des Messaufbaus nicht mög-

lich, die notwendige örtliche Auflösung des Messmodells (Umsetzen von Sensoren) sowie 

eine ausreichende Messzeiten zu realisieren. In zukünftige Untersuchungen könnten sol-

che Messungen gute Ergebnisse liefern, wobei der Einfluss des Flachwassers auf Dyna-

mik des Schiffes berücksichtigt werden muss. 

 

Abbildung 6.33: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen der am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensätze während des Beladungsvor-
ganges 

Die Ermittlung der Eigenschwingungsgrößen des beladenen Schiffes erfolgte auf Grund-

lage des in Abbildung 6.34 dargestellten Verlaufes der Singulärwerte, ermittelt aus den 

Zeitdatensätzen während des Schiffsbetriebes. In Bezug auf die Auswertung der Signale 

erwies sich der leistungsgesteuerte Schiffsbetrieb als ungünstig, da daraus bedingte 

Drehzahlschwankungen teilweise größere Bereiche des Frequenzspektrums überdeckten 

und so eine Auswertung zum Teil nicht zuließen. Die Ermittlung der Dämpfungskennwerte 
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wurde teilweise erschwert, da durch die ladungsbedingte Absenkung einzelner Eigenfre-

quenzen die modale Dichte im unteren Frequenzbereich sehr hoch war. 

 

Abbildung 6.34: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen der am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensätze während des Liniendienstes 
mit ausgewählten Moden (siehe Tabelle 6.15) 

 

In Abbildung 6.35 sind die im Liniendienst des Schiffes Aker**9 experimentell ermittelten 

Eigenschwingformen dargestellt. Die Tabelle 6.15 beinhaltet die dazugehörigen identifi-

zierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbil-

dung 6.1) sowie die identifizierten Dämpfungsparameter. 

 
Tabelle 6.15: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Dämp-
fungsgraden (operative MA, Liniendienst) zu den berechneten Eigenschwingungen am 
Containerschiff Aker**9  

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 

Frequenz [Hz] 0.72 0.75 0.92 1.51     -    2.26    -     - 

Dämpfung ϑ [%] 2.90 2.00 2.20 1.01     - 3.50    -     - 
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Abbildung 6.35: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Linien-
dienst) des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch 
Abbildung 6.1) 

 

6.7 Auswertung von Hochfahrvorgängen, Containerschiffe Typ CV2500 

6.7.1 Probefahrt 

Bedingt durch die geringere Bandbegrenzung höherer harmonischer Erregerordnungen 

(Amplituden- und Frequenzmodulationen) sowie durch die mit zunehmender Frequenz 

abnehmende stochastische Anregungsintensität, ist eine Identifikation modaler Parameter 

unter Probefahrtbedingungen bei Anwendung der operativen Modalanalyse in der Regel 

nur bis zu einer Frequenz von ca. 8 Hz möglich. So konnten die modalen Parameter der 

insbesondere bei Containerschiffen wichtigen Deckshausstrukturen nicht unter Betriebs-

bedingungen identifiziert werden. Alternativ wurden hierfür Datensätze ausgewertet, die 

im Rahmen von Hochfahrvorgängen der Hauptmaschine auf den Containerschiffen 

Aker**9 sowie VWS**8 aufgezeichnet wurden. Die daraus resultierenden Spektogramme 

für eine Position am Deckshaus (Schiffslängsrichtung) sind im Anhang in den Abbildun-

gen A6.49 und A6.50 dargestellt. Unter Anwendung einer Ordnungsanalyse war es mög-

lich, die Antworten der Struktur auf eine ausgewählte Erregerordnung zu separieren. Im 

Hinblick auf den interessierenden Frequenzbereich wurden darum die 7. Erregerordnung 

der Hauptmaschine beim Schiff Aker**9 sowie die 8. Erregerordnung bei VWS**8 (Zünd-

frequenzen der entsprechenden Motoren) für weitere Untersuchungen ausgewählt. 

Mode 3 

Mode 2 Mode 1 

Mode 4 

Mode 6 
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Frequency response function
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Abbildung 6.36: Überlagerte Darstellung von Ordnungsfunktion (7. Ordnung Hauptma-
schine, Hochfahrvorgang 65 – 113 min-1) und Frequenzgang (klassische MA, Werft) vom 
Deckshaus des Schiffes Aker**9 (steuerbord, Schiffslängsrichtung) 

Order Function
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Abbildung 6.37: Überlagerte Darstellung von Ordnungsfunktion (8. Ordnung Hauptma-
schine, Hochfahrvorgang 50 – 108 min-1) und Frequenzgang (klassische MA, Werft) vom 
Deckshaus des Schiffes VWS**8 (steuerbord, Schiffslängsrichtung) 

 

Diese so genannten H-Momente stellten eine der Hauptkomponenten der Motorerregung 

dar, waren die einzigen in dieser Ordnung wirkenden Erregerquellen und durchliefen wäh-

rend des Hochfahrvorganges Resonanzbereiche der Deckshausstrukturen. Die daraus re-

Frequenzgang, Klassische MA 
 

Ordnungsfunktion, Hochfahrvorgang, 
7. Ordnung Hauptmaschine 

Frequenzgang, Klassische MA 
 

Ordnungsfunktion, Hochfahrvorgang, 
8. Ordnung Hauptmaschine 
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sultierenden Ordnungsfunktionen (Frequenzauflösung ca. 0,06 Hz) sind für das Schiff 

Aker**9 in Abbildung 6.36 und für das Schiff VWS**8 in Abbildung 6.37 dargestellt. In die-

sen Abbildungen mit enthalten sind die im Rahmen der klassischen Modalanalyse (Werft) 

experimentell an den entsprechenden Positionen am Deckshaus ermittelten Frequenz-

gänge. Anhand der Frequenzcharakteristik von Ordnungsfunktion und Frequenzgang ist 

für beide Schiffe ersichtlich, dass das während der Werftmessung ermittelte dynamische 

Verhalten der Deckshausstrukturen nahezu identisch mit dem Verhalten im Schiffsbetrieb 

(bei zusätzlichem Ballast, erhöhtem Tiefgang sowie Tiefwasserbedingungen) ist.  

 

6.7.2 Liniendienst 

Analog den Auswertungen der gemessenen Strukturantworten während eines Hochfahr-

vorganges der Hauptmaschine im Rahmen der Probefahrt konnten gleiche Messungen 

bzw. Auswertungen während des Liniendienstes durchgeführt werden.  

 

 

Abbildung 6.38: Vergleichende Darstellung der Ordnungsfunktionen (7. Ordnung Haupt-
maschine) der Antworten am Deckshaus des Schiffes Aker**9 (steuerbord und backbord, 
Schiffslängsrichtung) während der Probefahrt (oben) sowie während des Liniendienstes 
(unten) 
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Ausgewertet wurden zwei Sensorpositionen am Deckshaus (Schiffslängsrichtung, stb, bb) 

sowie ein zusätzlich angebrachter Sensor an der Hauptmaschine. Die daraus resultieren-

den Spektogramme für die Positionen am Deckshaus und der Hauptmaschine sind im 

Anhang in den Abbildungen A6.52 und A6.53 dargestellt. Unter Anwendung einer Ord-

nungsanalyse war es wiederum möglich, die Antworten der Struktur auf eine ausgewählte 

Erregerordnung zu separieren. Vergleichend sind in der Abbildung 6.38 die Antworten des 

Deckshauses (steuer- und backbord)) auf die 7. Erregerordnung der Hauptmaschine wäh-

rend der Probefahrt sowie im Liniendienst dargestellt. Abgesehen von dem während des 

Liniendienstes nur einschränkt realisierbaren Drehzahlbereiches ist zu erkennen, dass 

das Antwortverhalten der Deckshausstruktur nur geringfügig vom Beladungszustand ab-

hängig ist. Die Ergebnisse der Ordnungsanalyse an der Hauptmaschine sind, wie in Ab-

bildung 6.39 dargestellt (siehe auch Abb. 6.13), für Vergleichszwecke weniger aussage-

kräftig, da im Betrieb keine ausgeprägten Resonanzen durchfahren bzw. angeregt wer-

den. Enthalten in dieser Darstellung sind außerdem theoretisch ermittelte Größen der wir-

kenden Erregerordnungen, um die unterschiedlichen Erregungsniveaus und die daraus 

resultierenden Antworten zu verdeutlichen. 
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Abbildung 6.39: Vergleichende Darstellung der Ordnungsfunktionen der Antwort an der 
Hauptmaschine des Schiffes Aker**9 (1.-10. Erregerordnungen der Hauptmaschine) beim 
Hochfahrvorgang während des Liniendienstes (oben) und der durch klassische Modal-
analyse ermittelten Drivingpoint-Frequenzgangfunktion an der Hauptmaschine (unten) 
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6.8 Zusammenfassung und Bewertung schiffsspezifischer Ergebnisse 

In diesem Abschnitt erfolgen eine Zusammenfassung und Bewertung von Ergebnissen 

der unterschiedlichen experimentellen Untersuchungen an den einzelnen Schiffen bzw. 

Schiffstypen im Hinblick auf experimentell identifizierte Dämpfungsparameter sowie ermit-

telte Eigenfrequenzen. 

 

6.8.1 Dämpfung 

Die Darstellung der Dämpfungsparameter erfolgt in einem erweiterten Frequenzbereich 

bis 14 Hz und beschränkt sich nicht, wie in der bisherigen Ergebnisdarstellung, auf die un-

teren Eigenschwingungen. In allen Diagrammen sind zusätzlich die Dämpfungsannahmen 

von Germanischem Lloyd (GL) für den Ballastzustand und Lloyd’s Register (LR) (siehe 

auch Abbildung 2.8) gekennzeichnet. Weiterhin ist in die Diagramme eine aus allen im 

Rahmen dieser Untersuchung identifizierten Dämpfungsparametern ermittelte Regressi-

onsgerade der Form ϑ [%] = 1.24 - 0.0019*f [Hz] (siehe Abbildung A6.54 im Anhang) ein-

gefügt. Die durchschnittlich ermittelten Dämpfungsparameter liegen in einem Bereich zwi-

schen 1,0 % und 1,3 % (Mittelwert gesamt: ϑ = 1.13 %) mit leicht abnehmender Tendenz 

für höhere Frequenzen. Die im Rahmen dieser Untersuchung ermittelten Dämpfungspa-

rameter entsprechen somit mehr den von der Klassifizierungsgesellschaft Lloyd’s Register 

verwendeten Annahmen, wobei aber eine Zunahme der Dämpfung mit steigender Fre-

quenz nicht ermittelt wurde. Da es sich bei den Eigenschwingungen im höheren Fre-

quenzbereich vorwiegend um die untersten elastischen Moden der Substruktur Decks-

haus handelt, kann dieses experimentelle Ergebnis aber durchaus als plausibel angese-

hen werden. Wie aus den folgenden Diagrammen ersichtlich ist, können zum Teil recht 

große Abweichungen von der ermittelten durchschnittlichen Dämpfung auftreten. Identifi-

kationsbedingte Fehler bei der Ermittlung von Dämpfungsparametern sind auf Grund der 

Vielzahl von Einflussfaktoren nur schwer zu quantifizieren. Sie haben ihren Ausgangs-

punkt weniger bei der Anwendung der jeweiligen Identifikationsverfahren als vielmehr bei 

der Auswahl der Frequenzgänge bzw. Datensätze, die einer Identifikation zu Grunde lie-

gen. Der geschätzte maximale Fehler beträgt dabei ca. 50 %. 

In den folgenden Diagrammen sind die aus unterschiedlichen Untersuchungen experi-

mentell ermittelten Dämpfungskennwerte der Containerschiffe vom Typ CV2500 sowie 

vom RoRo-Schiff FSG**0 dargestellt. 

In Abbildung 6.40 sind alle an den Schiffen Aker0*4, Aker0*5, Aker0*2, Aker**5 sowie 

Aker**6 unter Werftbedingungen ermittelten Dämpfungskennwerte zusammengefasst. 

Abbildung 6.41 enthält alle Dämpfungsparameter, die bei verschiedenen Untersuchungen 

unter Werft und Probefahrtsbedingungen am Schiff Aker**9 ermittelt wurden. In Abbildung 

6.42 sind die unter Werft- und Probefahrtsbedingungen am Schiff VWS**8 ermittelten 

Dämpfungsparameter dargestellt. Experimentell ermittelte Dämpfungskennwerte des Ro-

Ro-Schiffes FSG**0 sind in Abbildung 6.43 zusammengefasst. Auf die Darstellung der 
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Kennwerte des RoRo-Schiffes FSG**1 wird hier verzichtet, da sich die Identifikation von 

Dämpfungsparametern auf den bereits in Tabelle 6.14 gezeigten Umfang beschränkte.  

 
Abbildung 6.40: Dämpfungsparameter, ermittelt an verschiedenen Schiffen vom Typ 
CV2500 

 

Abbildung 6.41: Dämpfungsparameter, ermittelt am Containerschiff Aker**9 (Typ 
CV2500) 
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Abbildung 6.42: Dämpfungsparameter, ermittelt am Containerschiff VWS**8 (Typ 
CV2500) 

 

Abbildung 6.43: Dämpfungsparameter, ermittelt am RoRo-Schiff FSG**0  
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Abbildung 6.44: Dämpfungsparameter, ermittelt am beladenen Containerschiff Aker**9 (Typ 
CV2500) während des Liniendienstes 

Dämpfungsparameter für ein beladenes Schiff (Aker**9, Typ CV2500) sind im Vergleich 

zum unbeladenen Zustand in der Abbildung 6.44 dargestellt. Die Dämpfungsparameter 

konnten nur für den unteren Frequenzbereich ermittelt werden (siehe Abschnitt 6.6). Sie 

sind leicht erhöht, liegen aber in einer auch bei anderen Schiffen (Abbildungen 6.40 bis 

6.43) ermittelten Größenordnung. 

 

6.8.2 Eigenfrequenzen 

Eine vergleichende Darstellung von Eigenfrequenzen der einzelnen Schiffstypen erfolgt 

auf Grundlage von experimentellen Ergebnissen, die bei unterschiedlichen Zuständen 

(Ballast-, Wasser- bzw. Fahrtzustände) (siehe Abschnitte 6.3, 6.4 und 6.5) ermittelt wur-

den und Ergebnissen von Finite-Element-Berechnungen (siehe Abschnitte 6.1). 

 

Tabelle 6.15: Zusammenstellung von Tiefgängen, Verdrängung, Schiff, Messumgebung 
und experimentellem Verfahren bei verschiedenen Untersuchungen am Containerschiff 
vom Typ CV2500 

Schiff / Ort Aker**9 / Werft Aker**9 / Werft Aker**6 / Werft Aker**9 / Probef. 

Verdrängung [m³] 13971 16032 17776 19140 

Tiefgang (v / a) [m] 4,5 / 4,6 4,8 / 5,4 4,6 / 6,5 4,5 / 7,0 

exp. Verfahren operative MA klassische MA operative MA operative MA 
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Abbildung 6.45: Eigenfrequenzen der ersten acht Schwingformen des Containerschiffs 
Typ CV2500 in Abhängigkeit von Ballastzustand und Messumgebung (Flach- oder Tief-
wasser) 

Am Containerschiff vom Typ CV2500 wurden Untersuchungen auf der Wismarer Werft 

(Flachwasserbedingungen) sowie während der Probefahrt (Tiefwasserbedingungen) bei 

unterschiedlichen Ballastzuständen (Ballastwasser und Kraftstoffe) durchgeführt. Die Un-

tersuchungen erstreckten sich vom Zeitpunkt nach Ausdockung bis zum Zeitpunkt nach 

Probefahrt. Die über diesem Zeitraum veränderlichen Zusatzmassen führten zu veränder-

lichen Tiefgängen und Verdrängungen, dargestellt in Tabelle 6.15. Die experimentell, un-

ter Anwendung von klassischer und operativer Modalanalyse (siehe Tabelle 6.15), für die 

verschiedenen Zustände ermittelten Eigenfrequenzen sind in Abbildung 6.45 zusammen-

gefasst. Deutlich zu erkennen ist die Abnahme der Eigenfrequenzen bei zunehmendem 

Gesamtgewicht unter Werft- bzw. Flachwasserbedingungen (Zustand 1-3 in Abbildung 

6.45). Trotz weiterer Zunahme des Gesamtgewichtes bei Probefahrt bzw. Tiefwasserbe-

dingungen, kommt es insbesondere bei den vertikalen Eigenschwingformen zu einer Er-

höhung der Eigenfrequenzen. Verursacht wird dieses Verhalten durch eine flachwasser-

bedingte Erhöhung der wirksamen hydrodynamischen Massen. In [4] wurde der Flach-

wassereinfluss auf das Schwingungsverhalten von Schiffen rechnerisch untersucht. Ver-

änderungen im dynamischen Verhalten wurden nachgewiesen. Beispielhaft ist die Absen-

kung der Eigenfrequenz einer vertikalen Biegeschwingform als Auszug aus dieser Arbeit 

im Anhang in Abbildung A6.55 dargestellt. Am in Abschnitt 6.11 beschriebenen Modell 

wurde der Einfluss des Flachwassers ebenfalls rechnerisch unter Verwendung einer ge-

koppelten Fluid-Strukturanalyse (Nastran) nachgewiesen. Die Ergebnisse sind im Anhang 
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in Abbildung A6.56 dargestellt (weiteres siehe auch Abschnitt 6.10). Experimentell wurden 

diese Effekte ebenfalls beim Containerschiff VWS**8 beobachtet. Die entsprechenden Ei-

genfrequenzen, ermittelt unter Werft- und Probefahrtsbedingungen, sind in Tabelle 6.16 

dargestellt. Am RoRo-Schiff FSG**0 konnten diese Effekte nicht nachgewiesen werden, 

da unter Werftbedingungen keine vertikalen Biege-Eigenschwingungen identifiziert wur-

den. 

 
Tabelle 6.16: Eigenfrequenzen und zugeordnete Eigenschwingformen (siehe Abbildung 
6.1) in Abhängigkeit von den umgebenden Wasserbedingungen ermittelt am Container-
schiff VWS**8 

Mode-Nr. (FEM) 1 2 3 4 5 6 7 8 

Flachwasser 1.00 0.88 1.47 1.49 - - 2.14 2.56 
f [Hz] 

Tiefwasser 1.04 1.02 1.51 2.00 2.82 3.00 2.88 3.65 

 

 

Abbildung 6.46: Experimentell ermittelte Eigenfrequenzen der ersten acht Schwingfor-
men der Containerschiffe Aker**9 uns VWS**8 bei Probefahrt sowie Ergebnisse der Vor-
hersage 

In Abbildung 6.46 sind die experimentell während der Probefahrt ermittelten Eigenfre-

quenzen der Containerschiffe Aker**9 sowie VWS**8 den Ergebnissen der rechnerischen 

Vorhersagen gegenübergestellt. Die größten Unterschiede beim Vergleich sowohl der ex-

perimentell ermittelten Kennwerte untereinander als auch von Experiment und Rechnung 

treten demnach bei den vertikalen Biege-Eigenschwingungen auf. 
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Tabelle 6.17: Zuordnung von berechneten (FEM, BEM) und experimentell (Liniendienst) 
ermittelten Eigenfrequenzen und dazugehörigen Eigenschwingformen des Containerschif-
fes CV2500 im beladenen Zustand 

Mode-Nr. (FEM) 1 2 3 4 5 6 7 8 

Rechnung 0.76 0.79 1.08 1.65 - 2.45 - - 
f [Hz] 

Messung 0.72 0.75 0.92 1.51 - 2.26 - - 

 

Um die im beladenen Zustand (Liniendienst Rotterdam-Hamburg) experimentell ermittel-

ten Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen des Schiffer Aker**9 mit berechneten 

Kennwerten zu vergleichen, wurde auf Grundlage des Beladungsplanes das vorliegende 

FEM-Modell des CV2500 um die entsprechenden Containermassen erweitert. Die Be-

rücksichtigung der hydrodynamischen Massen erfolgte durch die Kopplung von FEM und 

BEM (Fluid-Struktur Interaktion) im FEM-Progammpacket Nastran. Unsicherheiten be-

standen bei der Berücksichtigung der Verteilung der Ballastmassen. Die Ergebnisse von 

Berechnung und Experiment sind in Tabelle 6.17 dargestellt.  

In Abbildung 6.47 sind die experimentell unter Werft- und Probefahrtbedingungen ermittel-

ten Eigenfrequenzen sowie die Ergebnisse der rechnerischen Vorhersage des RoRo-

Schiffes FSG**0 einander gegenübergestellt. Für alle identifizierten Eigenschwingungen 

kann eine Absenkung der Eigenfrequenzen unter Probefahrtbedingungen gegenüber den 

Werten im Werftzustand festgestellt werden. Verursacht wird dieser Effekt durch die Zu-

nahme der Gesamtmasse infolge zusätzlichen Ballasts. Der Einfluss der Flachwasserbe-

dingungen auf die hydrodynamischen Massen konnte wie bereits erwähnt an diesem 

Schiff nicht nachgewiesen werden, da unter Werftbedingungen keine höheren vertikalen 

Biege-Eigenschwingungen identifiziert werden konnten. Beim Vergleich der während der 

Probefahrt ermittelten Eigenfrequenzen und den berechneten Kennwerte ist ersichtlich, 

dass insbesondere die genaue Vorhersage der vertikalen Biege-Eigenschwingungen 

problematisch ist. Unsicherheiten bei der Ermittlung der wirksamen hydrodynamischen 

Masse könnten die Ursache für diese Abweichungen sein. Ähnliche Aussagen können 

auch auf Grundlage von Abbildung 6.48 getroffen werden. Hier sind die experimentell 

während der Probefahrt bei verschiedenen Schiffsgeschwindigkeiten ermittelten Eigenfre-

quenzen des RoRo-Schiffes FSG**1 den Ergebnissen der rechnerischen Vorhersage ge-

genübergestellt. Der Einfluss der Schiffsgeschwindigkeit wurde bereits im Abschnitt 

6.5.2.3 diskutiert. Die Messwerte deuten auf einen großen Einfluss der hydrodynamischen 

Masse und ihrer örtlichen Verteilung auf das dynamische Verhalten der Schiffsstruktur. 

Die daraus resultierenden Unsicherheiten werden auch in den Berechnungsergebnissen 

deutlich. Auch hier werden die Abweichungen der Eigenfrequenzen mit hoher Wahr-

scheinlichkeit von einer Unterbewertung der hydrodynamischen Massen verursacht. 

Zusammenfassend kann festgestellt werden, dass bei der rechnerischen Vorhersage des 

Eigenschwingungsverhaltens globaler Schiffsstrukturen im unteren Frequenzbereich der 
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Ermittlung der wirksamen hydrodynamischen Massen eine besondere Bedeutung zu-

kommt. 

 

 

Abbildung 6.47: Experimentell unter Werft- und Probefahrtbedingungen ermittelte sowie 
berechnete Eigenfrequenzen der ersten 10 Schwingformen des RoRo-Schiffes FSG**0 

 

Abbildung 6.48: Experimentell bei verschiedenen Schiffsgeschwindigkeiten während der 
Probefahrt ermittelte sowie berechnete Eigenfrequenzen des RoRo-Schiffes FSG**1 
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6.9 Bewertung der Umgebungsbedingungen 

Die Durchführung von experimentellen Untersuchungen unter Werftbedingungen ist die 

Vorgehensweise mit dem geringsten Aufwand und den besten Bedingungen für eine 

technische Realisierung. Wie jedoch gezeigt werden konnte (z.B. Abbildung 6.45), wird 

besonders im unteren Frequenzbereich das dynamische Verhalten der Schiffsstruktur 

durch flachwasserbedingte Veränderungen der hydrodynamischen Massen beeinflusst. 

Somit ist eine Vergleichbarkeit mit den Ergebnissen einer rechnerischen Vorhersage nicht 

gegeben und eine experimentelle Untersuchung darum nur bedingt geeignet. Alternativ 

wäre eine Berücksichtigung der Flachwassereffekte bei der rechnerischen Vorhersage 

entsprechend [4] denkbar und ein Vergleich der unter Werftbedingung ermittelten Eigen-

frequenzen möglich. Diese Vorgehensweise ist derzeit aber nicht Stand der Technik. Zur 

experimentellen Ermittlung des dynamischen Verhaltens im unteren Frequenzbereich sind 

darum Untersuchungen unter Tiefwasserbedingungen (z.B. Probefahrt) erforderlich, was 

auch hinsichtlich des Einflusses der Schiffsgeschwindigkeit auf das Schwingungsverhal-

ten (siehe Abbildung 6.48) zweckmäßig ist. Das Interesse am dynamischen Verhalten der 

Schiffsstruktur im höheren Frequenzbereich bezieht sich in der Regel auf das Verhalten 

von Substrukturen (z.B. Deckshäusern). Der Einfluss des Flachwassers auf das dynami-

sche Verhalten in diesem Frequenzbereich ist sehr gering (siehe z.B. Abschnitt 6.6). So-

mit sind experimentelle Untersuchungen an Substrukturen unter Werftbedingungen 

durchaus praktikabel.  

Die Bewertung der Umgebungsbedingungen hinsichtlich der Eignung zur Durchführung 

experimenteller Untersuchungen ist natürlich eng gekoppelt an die Eignung der zu ver-

wendenden experimentellen Verfahren, deren Bewertung im nächsten Abschnitt erfolgt. 

 

6.10 Bewertung der verwendeten Verfahren der Modalanalyse 

Bei einer parallelen Anwendung der klassischen und der operativen Modalanalyse an 

Strukturen unter Laborbedingungen konnte in [68] gezeigt werden, dass mit beiden Ver-

fahren bei einer entsprechenden Anregung gleiche modale Parameter identifiziert werden 

können. Im Rahmen der hier vorgestellten Untersuchungen ist ein direkter Vergleich der 

Ergebnisse von klassischer und operativer Modalanalyse nur am Schiff FSG**0 (Werft) 

möglich, da ausschließlich in diesem Fall beide Verfahren zeitgleich angewendet wurden. 

Geringe Abweichungen treten dabei nur bezüglich der identifizierten Dämpfungsparame-

ter auf (siehe Tabellen 6.6 und 6.9). Die Ursachen für diese Abweichungen sind vorwie-

gend in einer unterschiedlichen Anregung der Struktur und damit einer unterschiedlichen 

Ausprägung der Resonanzstellen zu suchen. 

Hinsichtlich der Antwort der Schiffsstruktur auf die Anregung bei klassischer Modalanaly-

se (Stoßanregung) oder bei operativer Modalanalyse (stochastische Anregung) konnten 

Unterschiede festgestellt werden. So erfolgte im unteren Frequenzbereich eine bessere 

Anregung der Schiffsstruktur durch die stochastische Anregung (Wellen, Wind) im Rah-
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men der operativen Modalanalyse. Der höhere Energieeintrag in die Struktur sowie die 

„Mehrpunkt-Anregung“ führten zu besonders gut ausgeprägten Eigenschwingungen. Als 

ein Gütekriterium kann hierbei u.a. die Komplexität der ermittelten Schwingformen genutzt 

werden. Ausgehend von der Annahme vorwiegend reeller Eigenschwingungen, konnte bei 

den mit der operativen Modalanalyse ermittelten Eigenschwingformen tendenziell eine ge-

ringere Komplexität ermittelt werden. Beispielhaft ist die Bewertung auf Grundlage der 

Komplexität anhand von zwei Schwingformen im Anhang in der Abbildung A6.57 darge-

stellt.  

Aufgrund der bei zunehmender Frequenz abnehmenden Intensität der stochastischen An-

regung ist für Frequenzen größer 8 Hz die klassische der operativen Modalanalyse vorzu-

ziehen. Diese Vorgehensweise ist auch deshalb vorteilhaft, da in diesem Frequenzbereich 

in der Regel die Schwingungen von Substrukturen (z.B. Deckshäusern) von besonderem 

Interesse sind und diese bei der klassischen Modalanalyse gezielt und mit hinreichen-

dem Energieeintrag angeregt werden können. 

Da sich die Anwendung der klassischen Modalanalyse auf den Einsatz unter Werftbedin-

gungen beschränkt (siehe Abschnitt 6.2), kann in Zusammenhang mit der Bewertung der 

Umgebungsbedingungen (siehe Abschnitt 6.8) die folgende Vorgehensweise als geeignet 

angesehen werden: 

• Ermittlung der dynamischen Parameter globaler Schiffskörperschwingungen im un-
teren Frequenzbereich durch Anwendung der operativen Modalanalyse unter 
Einsatzbedingungen 

• Ermittlung der dynamischen Parameter von Substrukturen (Deckshäuser) im höhe-
ren Frequenzbereich durch Anwendung der klassischen Modalanalyse unter Werft-
bedingungen 

Erwähnt werden soll in diesem Zusammenhang die Möglichkeit der zusätzlichen Bewer-

tung des Vorhersagemodells auf Grundlage von Ergebnissen der klassischen Modalana-

lyse. Durch einen Vergleich von experimentell ermittelten und berechneten Frequenzgän-

gen erfolgt die Bewertung des Vorhersagemodells nicht nur bezüglich der ermittelten Ei-

genfrequenzen und dazugehörigen Schwingformen sondern auch im Hinblick auf das dy-

namische Antwortverhalten einschließlich der verwendeten Dämpfungsannahmen. Ein 

solcher Vergleich wird im Abschnitt 6.10 dargestellt. Die Ergebnisse der operativen Mo-

dalanalyse bieten diese Möglichkeit aufgrund fehlender Informationen über die Anregung 

der Struktur nicht. 

 

6.11 Rechnerische Vorhersage des Zwangsschwingungsverhaltens 

Die rechnerische Vorhersage des Zwangsschwingungsverhaltens und der Vergleich mit 

experimentell ermittelten Ergebnissen erfolgten am Beispiel des Containerschiff CV2500. 

Das breite Spektrum der experimentellen Ergebnisse, insbesondere der Hochfahrvorgän-

ge der Hauptmaschine, ermöglichte hier eine erweiterte Bewertung der Vorhersagegenau-

igkeit des Berechnungsmodells. Aufgrund der Strukturdynamik des Schiffskörpers und der 
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Anregungscharakteristik im Schiffsbetrieb durch Hauptmaschine und Schiffspropeller, lie-

ferte der Vergleich von Rechnung und Experiment bei Anregung durch die Hauptmaschi-

ne die aussagekräftigsten Ergebnisse. Insbesondere die Zündfrequenz der Hauptmaschi-

ne (Erregerordnung entsprechend der Zylinderzahl) stellte eine geeignete Erregung dar, 

da diese zum einen betragsmäßig hoch war und zum anderen im Frequenzbereich sepa-

riert werden konnten (ausblenden anderer Erregerordnungen). Ein Vergleich der Ergeb-

nisse von Rechnung und Messung bei Berücksichtigung der Propellerregung hatte am 

Beispiel des CV2500 nur eingeschränkte Aussagekraft, da die Erregerordnungen des 

Propellers nicht in Resonanz mit ausgeprägten Eigenfrequenzen des Schiffskörpers lagen 

(was vom schiffbaulichen Standpunkt natürlich gewünscht ist!) und weiterhin die Erreger-

ordnungen des Propellers nicht von denen der Hauptmaschine separiert werden konnten 

(Ordnungsanalyse, siehe Abschnitt 6.7). Eine weitere, bereits im Abschnitt 3 beschriebe-

ne Möglichkeit der Bewertung berechneter erzwungener Schwingungen ist die Berech-

nung von Frequenzgangfunktionen und der Vergleich mit experimentellen Verläufen, die 

im Rahmen der klassischen Modalanalyse ermittelt wurden.  

 

6.11.1 Stossanregung klassische Modalanalyse 

Die praktische Durchführung solcher Zwangsschwingungsrechnungen erfolgt bei konstan-

ter Anregung der Struktur (F = 1 N) an den für die klassische Modalanalyse verwendeten 

Anregungspunkten im betrachteten Frequenzbereich und der Berechnung der Struktur-

antwort an der ausgewählten Sensorposition entsprechend des Messmodells. Die so 

rechnerisch ermittelte Frequenzgangfunktion konnte mit dem experimentell zwischen den 

betrachteten Strukturpunkten ermittelten Frequenzgang (klassische Modalanalyse) vergli-

chen werden. 

Im Gegensatz zur Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens sind zusätzliche Angaben 

zum Dämpfungsverhalten der Struktur notwendig, die im Rahmen dieser Untersuchungen 

unter anderem ermittelt wurden. In Abbildung 6.48 ist der Vergleich eines experimentell 

ermittelten Frequenzganges mit berechneten Frequenzgängen bei Anwendung unter-

schiedlicher Dämpfungsannahmen am Beispiel des Containerschiffes Aker**9 dargestellt. 

Auf Grundlage des Mittelwertes der experimentell ermittelten Dämpfungsparametern wur-

de eine Berechnung mit einer konstanten Dämpfung von ϑ = 1 % durchgeführt. Eine weite-

re Berechnung erfolgte auf Grundlage der Dämpfungsannahmen des Germanischen Lloyd 

(GL) entsprechend der Abbildung 2.8 (Ballast). 
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Abbildung 6.48: Experimentell und rechnerisch mit verschiedenen Dämpfungsannahmen 
ermittelte Frequenzgänge am Containerschiff Aker**9 (Anregung Hauptmaschine, Antwort 
Deckshaus) 

Anhand der Charakteristik der Frequenzgänge in Abbildung 6.48 ist ersichtlich, dass ins-

besondere im Frequenzbereich ab etwa 9 Hz die linear ansteigende Dämpfung der GL-

Annahme (ϑ > 3 %) das Dämpfungsverhalten überbewertet. Hingegen gibt die Berech-

nung bei Anwendung einer konstanten 1%igen Dämpfung (entsprechend der in diesen 

Untersuchungen ermittelten durchschnittlichen Dämpfung) im Bereich der ausgeprägten 

Deckshausschwingungen (Mode 12.5 Hz) sowohl die Form der Resonanzüberhöhung als 

auch den Betrag des Frequenzganges sehr gut wieder. 

 
6.11.2 Erregung durch die Hauptmaschine 

Der für die Abbildung 6.48 ausgewählte Frequenzgang beschreibt das Antwortverhalten 

des Deckshauses auf die Anregung durch eine Einzelkraft an der Hauptmaschine. Dieser 

Übertragungsweg ist für die Vorhersage von Schwingungen im Schiffsbetrieb von beson-

derer Bedeutung, da die Hauptmaschine eine der beiden Haupterregerquellen und das 

Deckshaus der Ort mit den geringsten zulässigen Schwingungspegeln [69] ist. Natürlich 

kann die Anregung der Schiffsstruktur durch die Hauptmaschine nicht durch eine Einzel-

kraft beschrieben werden. Vielmehr können die auftretenden unterschiedlichen Erreger-

ordnungen durch am Motor verteilte Kräftepaare dargestellt werden. Speziell für das 

Schiff Aker**9 ist die 7. Erregerordnung der Hauptmaschine (Zündfrequenz des 7-Zylinder 

2-Takt Motors, H-Moment) besonders wichtig, da diese betragsmäßig sehr groß ist und im 

nutzbaren Drehzahlbereich (80 -113 U/min) die ausgeprägten Resonanzen der Decks-

hausstruktur durchläuft. Der vom Motorhersteller zur Verfügung gestellte Verlauf des Er-

regermomentes sowie die Wirkung an der Hauptmaschine sind im Anhang in der Abbil-
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dung A6.58 dargestellt. Auf Grundlage dieses Momentenverlaufes wurde in einer Zwangs-

schwingungsrechnung der Hochfahrvorgang der Hauptmaschine bezüglich der 7. Erre-

gerordnung berechnet. Da diese Erregerordnung die einzige Erregerquelle in diesem Fre-

quenzbereich darstellt, ist ein direkter Vergleich der berechneten Zwangsschwingungs-

amplituden mit den experimentell während eines realen Hochfahrvorgangs ermittelten 

Zwangsschwingungsamplituden (siehe Abschnitt 6.6) möglich. Die rechnerische Ermitt-

lung erfolgte unter Verwendung verschiedener Dämpfungsannahmen. In Abbildung 6.49 

ist der experimentell ermittelte Verlauf der Antwort der Deckshausstruktur auf die 7. Erre-

gerordnung der entsprechenden rechnerischen Vorhersage unter Anwendung der Dämp-

fungsannahmen des Germanischen Lloyd (siehe Abbildung 2.8) gegenübergestellt. Deut-

lich zu erkennen ist die gute Übereinstimmung von berechneten und experimentell ermit-

telten Zwangsschwingungsamplituden bei Annahme der GL-Dämpfung. Dies bestätigt ei-

nerseits die Anwendbarkeit des GL-Konzeptes, andererseits steht es im Gegensatz zu 

den aus Abbildung 6.48 gezogenen Schlussfolgerungen, die die Anwendung einer durch-

schnittlichen Dämpfung von ϑ = 1 % nahe legt. Die Ursachen dieser Unterschiede können 

vielfältig sein. Ein möglicher Grund liegt in einer im Rechenmodell überbewerteten Einlei-

tung der Erregermomente in die Schiffsstruktur. Weiterhin ist eine amplitudenbedingte 

Zunahme der Dämpfung der Deckshausstruktur aufgrund der höheren Schwingungsamp-

lituden im Schiffsbetrieb zu diskutieren, obwohl der Verlauf der experimentell ermittelten 

Strukturantwort im Resonanzbereich (z.B. kann bei Anwendung des Verfahrens der 

Halbwertsbreite eine Dämpfung von ϑ = 1.6 % ermittelt werden) eine derartige Erhöhung 

der Dämpfung nicht vermuten lässt.  
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Abbildung 6.49: Experimentell und rechnerisch bei Anwendung der GL-Dämpfung ermit-
telte Antwort der Deckshausstruktur (steuerbord, Schiffslängsrichtung) auf die 7. Erreger-
ordnung der Hauptmaschinen während eines Hochfahrvorganges des Containerschiffes 
Aker**9 
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Experiment 
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In Abbildung 6.50 erfolgt ein Vergleich von berechneten und experimentell ermittelten 

Zwangsschwingungsamplituden des CV2500 bei Motorerregung im beladenen Zustand. 

Die experimentellen Ergebnisse stellen die Strukturantwort des Deckshauses (Schiffs-

längsrichtung) dar und wurden aus dem Hochfahrvorgang im Liniendienst ermittelt. Aus 

einem Vergleich der Abbildungen 6.50, 6.49 und 6.38 wird ersichtlich, dass die experi-

mentell ermittelten Zwangsschwingungsamplituden im Bereich des Deckshauses nur sehr 

geringfügig vom Ladungszustand des Schiffes beeinflusst werden. In den Berechnungs-

ergebnissen ist der Einfluss des Ladezustandes aber vorhanden. Zwar sind die berechne-

ten Zwangsschwingungsamplituden im beladenen Zustand weiterhin größer als die be-

rechneten, es kann aber der Abbildung 6.50 entnommen werden, dass mit einer ver-

gleichsweise geringer angenommenen Dämpfung (im Vergleich zu Abbildung 6.49, Bal-

lastzustand, GL-Dämpfung) eine verbesserte Übereinstimmung von Messung und Rech-

nung erzielet werden kann. 

In Abbildung 6.51 ist ein Vergleich der berechneten und experimentell ermittelten Struk-

turantwort der Hauptmaschine (Schiffsquerrichtung) beim beladenen Schiff dargestellt. 

Die Übereinstimmung ist bei Anwendung einer 2%-igen Dämpfung in der Berechnung re-

lativ gut. Ein Vergleich mit experimentellen Ergebnissen vom Schiff im Ballastzustand war 

aufgrund fehlender Messwerte nicht möglich 

 

 

Abbildung 6.50: Experimentell und rechnerisch bei Anwendung einer 2%igen Dämpfung 
ermittelte Antwort der Deckshausstruktur (steuerbord, Schiffslängsrichtung) auf die 7. Er-
regerordnung der Hauptmaschinen während eines Hochfahrvorganges des Container-
schiffes Aker**9 im beladenen Zustand 
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Abbildung 6.51: Experimentell und rechnerisch bei Anwendung einer 2%igen Dämpfung 
ermittelte Antwort der Deckshausstruktur (steuerbord, Schiffslängsrichtung) auf die 7. Er-
regerordnung der Hauptmaschinen während eines Hochfahrvorganges des Container-
schiffes Aker**9 im beladenen Zustand 

 

6.11.3 Propelleranregung 

Im Rahmen der Zusammenarbeit im Verbundprojekt wurden vom Projektpartner FSG auf 

Grundlage von CFD-Berechnungen ermittelte Propellerdruckverteilungen im Hinter-

schiffsbereich des Containerschiffes CV2500 zur Verfügung gestellt. Unter Anwendung 

dieser örtlichen sowie drehzahlabhängigen Verteilung wurden Zwangsschwingungsrech-

nungen durchgeführt. Die dazugehörigen experimentellen Ergebnisse wurden durch eine 

Ordnungsanalyse der Strukturantworten ermittelt, die während des Hochfahrvorgangs der 

Hauptantriebsanlage aufgezeichnet wurden. Aufgrund der Anzahl der Propellerblätter (5) 

kann dem Propeller die fünfte Erregerordnung zugeordnet werden. Da auch von der 

Hauptmaschine Erregungen der fünften Ordnung der Wellendrehzahl in die Schiffsstruktur 

eingeleitet werden, ist eine Trennung der Anteile von Propeller und Hauptmaschine und 

somit eine differenzierte Bewertung nicht möglich. Ungünstig im Hinblick auf einen Ver-

gleich von Messung und Rechnung stellt sich auch das strukturdynamische Verhalten des 

CV2500 dar. Im Frequenzbereich von ca. 5-10 Hz treten keine ausgeprägten Resonanzen 

auf, die einen aussagekräftigen Vergleich von Messung und Rechnung zulassen. Im 

Rahmen der rechnerischen Vorhersage ist auch die Festlegung der benetzten Wasserflä-

che im Achterschiffsbereich, und damit die Größe der Fläche in die die Propellerdruckim-

pulse eingeleitet werden, schwierig. Bei Probefahrten ist die Schiffsstruktur in der Regel 

oberhalb des Propellers aufgrund der Tiefgangsverhältnisse nicht benetzt. Im beladenen 
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Zustand ist der Grad der Benetzung zusätzlich abhängig von der Schiffsgeschwindigkeit. 

Ein Vergleich der bei Probefahrt und Liniendienst (beladen) gemessenen sowie berechne-

ten 5. Ordnung der Strukturantwort im Achterschiffsbereich (vertikal) ist in Abbildung 6.52 

dargestellt. Deutlich zu erkennen sind die mit zunehmender Frequenz (zunehmende Wel-

lendrehzahl und somit auch Schiffsgeschwindigkeit) ansteigenden Schwingungsamplitu-

den im beladenen Zustand, die ihre Ursache sowohl in einer verstärkten Einleitung der 

Druckimpulse als auch in der Strukturdynamik haben können. Eine Bewertung der Vor-

hersagegenauigkeit des Modells erweist sich somit als schwierig. 

 

Abbildung 6.52: Experimentell (Ballast- und Ladungszustand) und rechnerisch (La-
dungszustand) ermittelte Antwort des Achterschiffsbereiches (steuerbord, vertikal) auf die 
5. Erregerordnung (Propellerordnung) während eines Hochfahrvorganges des Container-
schiffes Aker**9 

 

6.11.4 Strukturmodifikation FE-Modell 

Zur Bewertung des Einflusses der Modellstruktur auf die Vorhersageergebnisse wurden 

umfangreiche rechnerische Untersuchungen durchgeführt. Neben der Verwendung der 

bereits dargestellten unterschiedlichen Dämpfungsannahmen und Beladungszuständen 

wurden folgende Modellvarianten untersucht: 

• Berücksichtigung der hydrodynamischen Masse nach dem Verfahren von LEWIS 

• Berücksichtigung der hydrodynamischen Masse durch Kopplung von FEM und 
BEM (Virtual Mass Methode, Nastran) 
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• Berücksichtigung von Flachwasserbedingungen 

• Modifikation der Motorquerabstützung 

Die Modellvariationen wurden sowohl bei Anregung durch die Hauptmaschine als auch 

bei Stossanregung untersucht. Im Folgenden wird eine Auswahl der ermittelten Berech-

nungsergebnisse vorgestellt.  

Den großen Einfluss der Art der Berücksichtigung der hydrodynamischen Masse auf be-

rechnete Zwangsschwingungsamplituden wird in Abbildung 6.53 besonders deutlich. Dar-

gestellt sind Verläufe berechneter Zwangsschwingungsamplituden des Deckshauses bei 

Stossanregung unter Berücksichtigung der hydrodynamischen Masse nach LEWIS und 

durch die Kopplung von FEM und BEM (Nastran, Virtual Mass Methode) bei Tief- sowie 

Flachwasser. Da im Verfahren nach LEWIS die Frequenzabhängigkeit der hydrodynami-

schen Massen nicht berücksichtigt wird, wird die hydrodynamische Masse (in Abhängig-

keit der Festlegung der Referenzschwingform) allgemein im unteren Frequenzbereich un-

ter- und im höheren Frequenzbereich überbewertet. Dies führt sowohl zur Verschiebung 

von Eigenfrequenzen als auch zur Beeinflussung von Zwangsschwingungsamplituden. 

Insbesondere bei der Berechnung von Amplituden-Frequenzgängen bzw. Frequenzgang-

funktionen bietet die Anwendung einer gekoppelten Fluid-Struktur-Berechnung große Vor-

teile, zumal ebenfalls Flachwassereinflüsse berücksichtigt werden können. Sichtbar wer-

den diese Einflüsse insbesondere bei der ausgeprägten Deckshausschwingform im Fre-

quenzbereich von ca. 12.5 Hz.  
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Abbildung 6.53: Rechnerisch mit ermittelte Frequenzgänge am Containerschiff Aker**9 
bei unterschiedlicher Berücksichtigung der hydrodynamischen Masse im FE-Modell (An-
regung Hauptmaschine, Antwort Deckshaus) 
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Durch die überbewertete hydrodynamische Masse nach LEWIS nehmen die Eigenfrequenz 

und die Anregbarkeit der Struktur ab, die Fluid-Struktur-Kopplung korrigiert diese Abwei-

chungen, die Eigenfrequenz und Anregbarkeit erhöht sich. Durch eine Berücksichtigung 

des Einflusses von Flachwasser (Fluid-Struktur-Interaktion) erhöht sich real die wirksame 

hydrodynamische Masse (allerdings auch die Anregung aufgrund von Reflexionen an Flu-

idbegrenzungen), die daraus resultierenden Effekte können ebenfalls Abbildung 6.53 ent-

nommen werden. 
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Abbildung 6.54: Einfluss unterschiedlicher Motorquerabstützungen auf das Antwortver-
halten der Deckshausstruktur (Anregung: H-Moment, 7. Ordnung, Hauptmaschine), Fluid-
Struktur-Kopplung, Ballastzustand, Dämpfung GL 

Der Einfluss der Motorquerabstützung auf die dynamischen Antworten des Deckshauses 

ist in Abbildung 6.54 dargestellt. Eine zusätzliche Abstützung der Hauptmaschine im Mo-

dell führte zu einer Reduzierung der Antworten im Deckshausbereich. Die Auswirkungen 

einer veränderten Abstützung können örtlich durchaus unterschiedlich sein und führen 

nicht immer zu einer Reduzierung der Schwingungsamplituden. Zu Beachten ist in diesem 

Zusammenhang auch die räumliche Realisierung der Abstützung im FE-Modell, die auf-

grund der verwendeten Elementgrößen zum Teil nur näherungsweise wiedergegeben 

werden kann. 

Zusammenfassend kann anhand der hier auszugsweise dargestellten Ergebnisse festge-

stellt werden, dass neben der realitätsgetreuen Abbildung der Erregung und insbesondere 

der Dämpfung auch die Struktur des Finite-Elemente-Modells einen großen Einfluss auf 

berechnete Zwangsschwingungsamplituden besitzt. Mögliche Strukturmodifikationen rei-

chen von globalen Einflussgrößen, wie der Art der Berücksichtigung der wirksamen hyd-

rodynamischen Massenkräfte bis hin zu lokalen Effekten bei der Motorquerabstützung 
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oder im Bereich der Erregungseinleitung der Hauptmaschine, die durch den im Modell 

ausschließlich berücksichtigten Membranspannungszustand möglicherweise nur ungenü-

gend wiedergegeben werden. 
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7. Zusammenfassung 

Die Kenntnis des dynamischen Verhaltens der realen Schiffsstruktur ist insbesondere im 
Hinblick auf die Überprüfung der Vorhersagegenauigkeit verwendeter Rechenmodelle 
sowie hinsichtlich der Bereitstellung von Dämpfungskennwerten zur Berechnung von 
Zwangsschwingungen von großer Bedeutung. Aufgrund der Festlegung immer an-
spruchsvollerer Grenzwerte für im Schiffsbetrieb auftretende Schwingungspegel nehmen 
die Anforderungen an die Genauigkeit einer rechnerischen Vorhersage von Schwin-
gungsamplituden infolge der Erregung durch den Schiffsantrieb immer weiter zu.  

Hauptgegenstand der hier vorgestellten Arbeit ist die experimentelle Identifikation des dy-
namischen Verhaltens der globalen schiffbaulichen Struktur. Diese experimentellen Un-
tersuchungen umfassen sowohl die Ermittlung des Eigen- als auch des Zwangschwin-
gungsverhaltens der Struktur. Dabei ist der Stellenwert experimentell identifizierter Dämp-
fungsparametern besonders hoch. Ein weiterer Schwerpunkt ist die vergleichende rechne-
rische Ermittlung des dynamischen Verhaltens zur Bewertung der Vorhersagegenauigkeit 
hinsichtlich des Eigen- und Zwangsschwingungsverhaltens der globalen Schiffsstruktur. 

Nachdem im KAPITEL 2 dieser Arbeit ein kurzer Überblick über Schwingungen schiffbauli-
cher Strukturen und ihrer rechnerischen Vorhersage gegeben wird, erfolgt eine Beschrei-
bung auftretender Dämpfungseffekte sowie eine zusammenfassende Darstellung zur Identi-
fikation des Dämpfungsverhaltens schiffbaulicher Strukturen aus der Fachliteratur. Auf-
grund der Zweckmäßigkeit wird dabei eine Unterteilung in lokale und globale Schiffsstruk-
turen vorgenommen. Die in der Literatur veröffentlichten Dämpfungskennwerte globaler 
Schiffsstrukturen liegen in einem Bereich zwischen 0.5 % und 5 % der kritischen Dämp-
fung bei einer Zunahme der Dämpfung mit steigender Frequenz. Aus Gründen der Voll-
ständigkeit wird im KAPITEL 2 auch das in der Literatur beschriebene Dämpfungsverhalten 
lokaler Schiffsstrukturen betrachtet. Experimentell ermittelte Dämpfungskennwerte weisen 
eine starke Abhängigkeit vom Ausrüstungsstand der Struktur auf. Die in der Literatur an-
gegebenen Werte liegen in einem Bereich zwischen ca. 1 % und 10 % der kritischen 
Dämpfung. 

Aus diesem Stand der Technik werden im KAPITEL 3 die Zielstellungen und Vorgehens-
weisen für die hier vorgestellten Untersuchungen abgeleitet sowie die Gegenstände der 
Untersuchung vorgestellt. Die Untersuchungen zum dynamischen Verhalten globaler 
Schiffsstrukturen werden danach an zwei unterschiedlichen RoRo-Schiffen sowie an meh-
reren Containerschiffen vom Typ CV2500 durchgeführt. Ziel ist die experimentelle Identifi-
kation von Dämpfungsparametern zur Erweiterung und Absicherung der vorhandenen Da-
tenbasis sowie die Ermittlung von Eigenfrequenzen, dazugehörigen Eigenschwingformen 
und des Übertragungsverhaltens. Ergänzt werden die experimentellen Untersuchungen 
durch die Aufzeichnung von Strukturantworten während des Hochfahrvorganges der 
Hauptmaschine an den Containerschiffen. Auf Grundlage der dann vorliegenden experi-
mentellen Ergebnisse können anschließend unterschiedliche rechnerische Vorhersagen 
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zum Eigen- und Zwangsschwingungsverhalten durchgeführt und die Vorhersagegenauig-
keit der verwendeten Rechenmodelle bewertet werden. 

Ein weiteres wesentliches Ziel ist die Bewertung der Anwendbarkeit zweier unterschiedli-
cher Verfahren der experimentellen Modalanalyse. Besonderes Interesse besteht dabei 
an der operativen Modalanalyse, einem sich erst in jüngster Zeit verbreitenden und vor-
rangig im Bauwesen genutzten Verfahren, das bislang noch nicht zur Identifikation schiff-
baulicher Strukturen zur Anwendung kam. 

Im KAPITEL 4 wird ein Überblick über die mathematische Modellierung mechanischer Sys-
teme gegeben. Ausführlich wird in diesem Zusammenhang auf die Modellierung des 
Dämpfungsverhaltens eingegangen. Dabei kann festgestellt werden, dass der Ansatz der 
viskosen geschwindigkeitsproportionalen Dämpfung für eine Vielzahl strukturdynamischer 
Problemstellungen hinreichend genaue Ergebnisse liefert und besonders vorteilhaft in 
seiner Anwendung ist. Im Hinblick auf die Verteilung der Dämpfung im System beschreibt 
die vereinfachte Annahme der massen- und steifigkeitsproportionalen Verteilung, vergli-
chen mit der allgemeinen, nicht-proportionalen Verteilung, das Dämpfungsverhalten im 
Rahmen der Anforderungen im Schiffbau mit ausreichender Genauigkeit. 

KAPITEL 5 stellt die Grundlagen der verwendeten experimentellen Identifikationsverfahren, 
insbesondere der operativen Modalanalyse, vor. Weiterhin werden Möglichkeiten des Ver-
gleichs von experimentell und rechnerisch ermittelten Ergebnissen beschrieben. 

Eine ausführliche Ergebnisdarstellung zu den Untersuchungen globaler Schiffsstrukturen 
erfolgt im KAPITEL 6. Die beiden angewandten experimentelle Verfahren, die klassische 
und die operative Modalanalyse, lieferten bezüglich identifizierter Eigenfrequenzen, dazu-
gehöriger Eigenschwingformen und Dämpfungsparameter sehr gute und vergleichbare 
Ergebnisse. 

Das Ergebnis der Identifikation von Dämpfungsparametern aus einer Vielzahl von Mes-
sungen an verschiedenen Schiffen unter Werft- und Probefahrtsbedingungen ist eine im 
betrachteten Frequenzbereich nahezu konstante Dämpfung von durchschnittlich 1.1 % 
der kritischen Dämpfung mit leicht abnehmender Tendenz. Sie ist hauptsächlich im höhe-
ren Frequenzbereich geringer als die aus der Literatur bekannten Werte. Bei Untersu-
chungen am beladenen Schiff konnten Dämpfungskennwerte nur für den unteren Fre-
quenzbereich ermittelt werden. Sie liegen innerhalb der am unbeladenen Schiff ermittelten 
Bandbreite der Parameter, sind tendenziell aber etwas erhöht. 

Bezüglich der ermittelten Eigenfrequenzen des Schiffskörpers kann die Aussage getroffen 
werden, dass diese, neben einer Beeinflussung durch zusätzliche Massen von Ballast und 
Ladung, eine starke Abhängigkeit von der Wassertiefe am Ort der Untersuchung aufwei-
sen. Aufgrund der Vergleichbarkeit mit entsprechenden Rechenmodellen sind experimen-
telle Untersuchungen darum möglichst unter Tiefwasserbedingungen, bzw. unter den ent-
sprechenden charakteristischen Bedingungen des Einsatzes, durchzuführen. Für die im 
höheren Frequenzbereich liegenden Eigenschwingungen von Substrukturen, wie z.B. 
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dem Deckshaus, gelten diese Einschränkungen nicht. Weiterhin konnte auch eine Abhän-
gigkeit der Eigenfrequenzen von der Schiffsgeschwindigkeit bzw. aus der daraus resultie-
renden unterschiedlichen Benetzung der Außenhaut nachgewiesen werden. 

 Aufgrund der sehr guten Anregung der Schiffsstruktur durch die Umgebungsbedingungen 
im unteren Frequenzbereich wird empfohlen, die dynamischen Parameter globaler 
Schiffskörperschwingungen durch Anwendung der operativen Modalanalyse unter 
Einsatzbedingungen zu ermitteln. Zur Identifikation dynamischer Parameter von Substruk-
turen (z.B. Deckshäusern) im Frequenzbereich größer 8 Hz ist die klassische der operati-
ven Modalanalyse vorzuziehen.  

Ein Vergleich von berechneten und experimentell ermittelten Eigenschwingungsgrößen ist 
aufgrund der hohen örtlichen Auflösung und der Qualität der experimentell ermittelten Ei-
genschwingformen sehr gut möglich.  

Für die Vorhersage und den Vergleich des Eigenschwingungsverhaltens des beladenen 
Schiffes ist der konkrete Ladezustand im Berechnungsmodell zu berücksichtigen. Für die 
Berücksichtigung der an der Schiffsstruktur wirksamen hydrodynamischen Massekräfte ist 
im Hinblick auf die Vorhersagegenauigkeit die gekoppelte Fluid-Struktur-Analyse dem 
Verfahren nach LEWIS vorzuziehen. Bei Anwendung der gekoppelten Analyse ist zusätz-
lich die Berücksichtigung von Flachwassereinflüssen möglich. Vorteile bietet die gekop-
pelte Fluid-Struktur-Analyse insbesondere aber hinsichtlich der Beschreibung der Fre-
quenz- bzw. Schwingformabhängigkeit der hydrodynamischen Massenkräfte, was vor al-
lem bei der Berechnung von Zwangsschwingungsamplituden wichtig ist. 

Zwangsschwingungsrechnungen bei Simulation der Stossanregung unter Verwendung 
der identifizierten mittleren Dämpfung von ca. 1 % zeigen eine gute Übereinstimmung mit 
den entsprechenden Frequenzgängen der klassischen Modalanalyse. Hingegen treten bei 
der rechnerischen Vorhersage von Zwangsschwingungsamplituden bei Motorerregung 
größere Abweichungen zu den im Schiffsbetrieb bei Probefahrt experimentell ermittelten 
Schwingungsamplituden auf, wenn diese Dämpfungsannahme verwendet wird. Messung 
und Rechnung auf Grundlage des beladenen Schiffes zeigen wiederum eine verbesserte 
Übereinstimmung. Die Ursachen für diese Abweichungen sind vielfältig und konnten bis-
lang nicht eingegrenzt werden.   

Im Rahmen einer Vielzahl von Beispielrechnungen auf Grundlage veränderter Finite-
Element-Modelle konnte der Einfluss der Modellstruktur auf die Vorhersageergebnisse 
bestimmt werden. Danach haben u.a. die Art der Berücksichtigung der Motorquerabstüt-
zung oder der hydrodynamischen Massekräfte einen wesentlichen Einfluss. Ebenfalls 
kann bei der Einleitung der Erregermomente der Hauptmaschine in den Schiffsverband 
die prinzipielle Modellierung der Struktur auf Grundlage von Membranen- und Balkenele-
menten als eine mögliche Ursache für Abweichungen zwischen Messung und Rechnung 
vermutet werden. Abweichende Dämpfungsannahmen, z.B. vom Germanischen Lloyd, 
tragen diesem Sachverhalt möglicherweise Rechnung. 

 140



ZUSAMMENFASSUNG                                                                                                                                                    KAPITEL  7 

Bei diesen rechnerischen Untersuchungen wurde deutlich, dass die Dämpfung ein wichti-
ger Baustein aber nicht der alleinige Schlüssel zur Verbesserung der Vorhersagegenauig-
keit sein kann. 

Insbesondere die sehr umfangreiche Sammlung experimenteller Daten zum dynamischen 
Verhalten unterschiedlicher Schiffsstrukturen kann auch für künftige Bemühungen zur 
Verbesserung der Vorhersagegenauigkeit von Strukturantworten eine solide Basis bilden. 

Abschließend sei noch einmal auf das sehr große Interesse der Werftindustrie an der in 
diesem Projekt entwickelten experimentellen Vorgehensweise zur Ermittlung des dynami-
schen von globalen Schiffstrukturen hingewiesen, da nach Ende des Projektes bereits 
weiterführende Untersuchungen an neuen Schiffstypen durchgeführt wurden bzw. in Pla-
nung sind. 
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Anhang  

Anhang zum Kapitel 4 
 
Tabelle A4.1: Prozentuale Abweichungen von prognostizierten Zwangsschwingungsamplituden 
eines diskreten, nicht-proportional gedämpften Schwingungssystems (Abbildung 4.1) bei Anwen-
dung unterschiedlicher Dämpfungsannahmen bezogen auf die Amplituden bei Berücksichtigung 
nicht-proportionaler Dämpfung 

Modale Dämpfung Rayleigh-Dämpfung (1) Rayleigh-Dämpfung (2) 

M
od

e 

FG1 FG2 FG3 FG4 FG5 FG1 FG2 FG3 FG4 FG5 FG1 FG2 FG3 FG4 FG5

1 0.00 0.08 0.01 0.06 0.04 0.01 0.09 -0.04 0.08 0.00 -0.04 0.08 0.02 0.08 0.04 

2 -0.99 2.00 -1.15 0.20 0.00 25.30 28.44 22.95 27.06 25.37 -63.44 -55.25 -62.31 -60.95 -62.16

3 -21.04 6.54 -10.16 -19.17 -6.67 136.4 654.5 317.0 139.1 373.9 -17.19 5.42 -9.54 -16.77 -7.55 

4 -20.28 12.6 -11.95 -18.74 -8.27 163.9 486.6 48.45 171.6 59.63 -14.12 8.66 -10.50 -13.87 -9.13 

5 5.43 0.53 2.02 -0.79 -0.06 -0.13 -2.67 0.60 2.68 0.11 -62.76 -76.63 -64.57 -79.88 -83.65

 

 

Anhang zum Kapitel 6 

Tabelle A6.1: Ermittlung von Korrekturfaktoren für Eigenfrequenzen der vertikalen Schwingungs-
grade des Containerschiffes CV2500 bei Ermittlung der hydrodynamischen Massen nach dem ver-
fahren von LEWIS [3] 

3...1.,

4.,

FmD
FmD

Korr
verthydro

verthydro
hydro +

+
=     (nach  [63]) 

D             – Verdrängung 
m hydro, vert – gesamte vertikale Hydromasse 
FN            – Abminderungsfaktor der Hydromassen [63] 
Korr hydro – Korrekturfaktor für Eigenfrequenzen der vertikalen Schwingungsgrade 
 

Schiffsspezifische Angaben CV2500: 

D = 19 140 t 

m hydro, vert =22 144 t   (m hydro, horiz. =3971 t) 

Vert. Schwingungsgrad Nr.  1 2 3 4 

FN 0.81 0.70 0.62 0.55 

Korr hydro 0.9191 0.9508 0.9761 1.0000 
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Mode 2 Mode 1 

 

Mode 3 Mode 4 

  

  

Mode 5 Mode 6 

 

Mode 8 Mode 7 

Abbildung A6.1: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen Nr. 1- 8 eines Containerschiffes vom 
Typ CV2500 (Darstellung des vollständigen Modells), siehe auch Abbildung 6.1 
 

 

 

Mode 12.37 Hz Mode 11.44 Hz 

Abbildung A6.2: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen des Containerschiffes Typ CV2500 
im höheren Frequenzbereich mit elastischer Verformung des Deckshauses (Darstellung des voll-
ständigen Modells), siehe auch Abbildung 6.2 
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Mode 2 Mode 1 

 

 
Mode 3 Mode 4 

 

 

Mode 5 Mode 6 

 
Mode 8 Mode 7 

 

Mode 10 Mode 9 

 

Abbildung A6.3: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen Nr. 1 - 10 des RoRo-Schiffes 

FSG**0 (Darstellung des vollständigen Modells), siehe auch Abbildung 6.3 
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Abbildung A6.4: Anordnung von Erregermasse (auf Schienen geführt oder als Pendel) sowie 
Gummielement und piezoelektrischer Kraftaufnehmer 

Time response
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Abbildung A6.5: Charakteristischer Erregerkraftverlauf bei Stoßanregung (klassische Modalanaly-

se) am Containerschiff Aker**9, Impulsdauer ca. 100 ms 

Spectrum
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Abbildung A6.6: Realisiertes Erregerspektrum bei Stoßanregung 

 150



ANHANG                                                                                                                                                                                       . 

Time response
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Abbildung A6.7: Beispielhafte Darstellung einer aufgezeichneten Systemantwort infolge Impulsan-

regung am Containerschiff Aker**9 ohne (links) und mit angewandtem Exponentialfenster (rechts) 
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Abbildung A6.8: Parameteridentifikation bei Anwendung des Circle-Fit-Verfahrens an einer modal 
nicht gekoppelten Eigenschwingung (FSG**0) sowie Gegenüberstellung der experimentell und 
analytisch ermittelten Frequenzgänge 
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Stability Diagram
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Abbildung A6.9: Parameteridentifikation bei Anwendung des Polyreferenz-Verfahrens mit Darstel-
lung des Stabilitätsdiagramms sowie der Gegenüberstellung der experimentell und analytisch er-
mittelten Frequenzgänge (Aker**9) 
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Abbildung A6.10: Gegenüberstellung von experimentell und analytisch ermittelten Frequenzgän-
ge (Aker **9) bei Anwendung des Komplex-Exponential-Verfahrens zur Parameteridentifikation 
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Abbildung A6.11: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des Containerschiffes Aker0*2 bei Anregung am Deckshaus 
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Abbildung A6.12: Experimentell ermittelter Frequenzgang des Containerschiffes Aker0*2 bei An-
regung am Deckshaus 
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Abbildung A6.13: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des Containerschiffes Aker0*4 bei Anregung am Deckshaus 
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Abbildung A6.14: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang des Containerschiffes 
Aker0*5 bei Anregung am Deckshaus 
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Abbildung A6.15: Experimentell ermittelter Frequenzgang des Containerschiffes Aker0*5 bei An-
regung am Deckshaus 
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Abbildung A6.16: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des Containerschiffes VWS**8 bei Anregung am Deckshaus 
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Abbildung A6.17: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes VWS**8 bei Anregung am Deckshaus und Antwort am Bug 
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Abbildung A6.18: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslängsrichtung 
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Abbildung A6.19: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslängsrichtung 
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Abbildung A6.20: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.21: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.22: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrich-
tung 
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Abbildung A6.23: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.24: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.25: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.26: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.27: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehörige Kohä-
renzfunktion des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.28: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.29: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung 
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Abbildung A6.30: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslängsrichtung  
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Abbildung A6.31: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehörige Kohärenzfunktion 
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslängsrichtung  
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Abbildung A6.32: 
Schiffbaugesellsch

 

Abbildung A6.33: 
Schiffen Aker**9 (li

 

 

 

Abbildung A6.34: 
wendung der opera

 

   

Örtliche Gegebenheiten auf der Aker MTW Werft (links) und der Flensburger 
aft (rechts) zur Durchführung der operativen Modalanalyse 

   

Wellensituation während der Durchführung der operativen Modalanalyse an den 
nks) und FSG**0 (rechts)  

 

 
Referenzsensor 

Messmodell und Sensorpositionierung für die einzelnen Messreihen bei An-
tiven  Modalanalyse am Containerschiff Aker**6 
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Referenzsensor 

 

 
 
Abbildung A6.35: Verfeinertes Messmodell und Sensorpositionierung für die einzelnen Messrei-
hen bei Anwendung der operativen  Modalanalyse am Containerschiff Aker**9 

 
 

 
 

Referenzsensor 

 
Abbildung A6.36: Messmodell und Sensorpositionierung für die einzelnen Messreihen bei An-
wendung der operativen  Modalanalyse am RoRo-Schiff FSG**0 
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Abbildung A6.37: Autoleistungsdichte-Spektrum eines am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Daten-
kanals (Deckshaus, Schiffslängsrichtung) 
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Abbildung A6.38: Phasenbehaftetes Kreuzleistungsdichte-Spektrum zwischen zwei am Schiff 
Aker**9 aufgezeichneten Datenkanälen (Deckshaus, Schiffslängsrichtung, back- und steuerbord) 
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Abbildung A6.39: Verlauf der Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-Matrizen eines am 
Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensatzes 
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Abbildung A6.40: Verlauf der gemittelten Singulärwerte der spektralen Leistungsdichte-Matrizen 
aller am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensätze mit ausgewählten Moden 
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Abbildung A6.41: Ausgewählter Verlauf der Singulärwerte einer Eigenschwingung im Bereich von 
zwei gekoppelten Moden und dazugehörige Autokorrelationsfunktion zur Parameteridentifikation 
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Abbildung A6.42: Im Rahmen der Anwendung der SSI-Verfahren ermitteltes Stabilitätsdiagramm 
auf Grundlage eines am Schiff Aker**9 aufgenommenen Datensatzes 
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Abbildung A6.43: Vergleich von experimentell ermittelter und analytisch generierter spektraler Au-
toleistungsdichte zur Bewertung der Güte der Identifikation (SSI) 
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CV2500 (Aker**9, VWS**8) 

 

 

RoRo-Schiff FSG**0 Referenzsensor 

 

 

RoRo-Schiff FSG**1 

Abbildung A6.44: Messmodelle und Sensorpositionierung für die einzelnen Messreihen bei An-
wendung der operativen Modalanalyse während der Probefahrt an den Schiffen CV2500 (Aker**9 
VWS**8), FSG**0 und FSG**1 
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Identifikation 

Abbildung A6.45: Parameterermittlung unter Anwendung der EFDD und des Verfahrens der har-
monische Identifikation und Eliminierung für den Fall einer harmonischen Erregerordnung eng be-
nachbart mit einem strukturellem Mode  
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Erregerordnung 

Abbildung A6.46: Stabilitätsdiagramm ermittelt unter Anwendung eines SSI-Verfahrens (UPC) für 
den Fall einer harmonischen Erregerordnung eng benachbart mit einem strukturellem Mode 

 

        

Abbildung A6.47: Erhöhte Intensität der stochastischen Anregung bei Durchführung der operati-
ven Modalanalyse während der Probefahrten  
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7. Ordnung 

 

Abbildung A6.49: Spektogramm der Strukturantworten am Deckshaus des Schiffes Aker**9 
(steuerbord, Schiffslängsrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (65 – 113 min-1)  

 

 

8. Ordnung 

 
Abbildung A6.50: Spektogramm der Strukturantworten am Deckshaus des Schiffes VWS**8 
(steuerbord, Schiffslängsrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (50 – 108 min-1)  
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Abbildung A6.51: Darstellung des Ladezustandes des Schiffes Aker**9 (Hafen Rotterdam)  
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Abbildung A6.52: Spektogramm der Strukturantworten am Deckshaus des Schiffes Aker**9 (steu-
erbord, Schiffslängsrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (84 – 108 min-1) im bela-
denen Zustand (Liniendienst) 

 

Abbildung A6.53: Spektogramm der Strukturantworten an der Hauptantriebsanlage des Schiffes 
Aker**9 (Zylinderstation, Schiffsquerrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (84 – 
108 min-1) im beladenen Zustand (Liniendienst) 
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Abbildung A6.54: Zusammenfassende Darstellung aller identifizierten Dämpfungsparameter aller 
Schiffe sowie ermittelte Regressionsgerade 
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Abbildung A6.55: Aus [4] entnommene Darstellung zur Berechnung von Eigenfrequenzen und 
dazugehöriger Eigenschwingform unter Tief- und Flachwasserbedingungen 
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Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 1, Torsion, 1 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

0,92 1,01 0,97 0,95 0,93 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

1,08 1,15 

Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 2, Biegung vertikal, 2 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

1,16 [1,07] 1,05 1,07 0,93 0,85 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

0,99 0,88 

Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 3, Biegung horizontal, 2 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

1,53 1,50 1,46 1,42 1,39 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

1,53 1,50 

Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 4, Biegung vertikal, 3 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

2,28 [2,16] 2,08 2,12 1,73 1,53 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

1,93 1,48 

Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 5, Biegung horizontal, 3 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

2,96 2,90 2,81 2,74 2,69 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

2,91 2,83 

Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 6, Torsion, 2 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

3,10 3,10 3,10 3,03 2,95 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

3,06 2,71 

Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 7, Biegung vertikal, 4 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

3,30 [3,22] 3,14 3,12 2,54 2,21 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / OMA (Werft)  
 (Tiefgang 4,6/6,5) Experiment 

2,74 2,25 
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Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 8, Biegung vertikal, 5 Knoten) 
Lewis 

[mit Korrektur] 
BEM / Rechnung 

GL 
FEM / BEM  
Tiefwasser 

FEM / BEM 
Flachwasser 2m 

FEM / BEM  
Flachwasser 1m Rechnung 

3,99 4,15 3,86 3,13 2,70 

Aker**9 / OMA 
Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) 

Aker**9 / Stoss 
Werft (Tiefgang 4,8/5,4) Experiment 

3,56 2,68 

 

Abbildung A6.56: Vergleich von berechneten und experimentell ermittelten Eigenfrequenzen und 
Eigenschwingformen in Abhängigkeit von der Wassertiefe (Rechnung Nastran, Fluid-Struktur Inter-
aktion) 

 
Klassische Modalanalyse, Mode 1: 1.07 Hz       Operative Modalanalyse, Mode 1: 1.21 Hz 
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Klassische Modalanalyse, Mode 3: 1.55 Hz       Operative Modalanalyse, Mode 3: 1.72 Hz 
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Abbildung A6.57: Ermittlung der Komplexität nach Gleichung (4.38) von mit klassischer und ope-
rativer Modalanalyse ermittelten Eigenschwingformen 
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Abbildung A6.58: Momentenverlauf der 7. Erregerordnung (H-Moment) des auf dem Schiff 
Aker**9 verwendeten 2-Takt Dieselmotors 7L70MC-C 
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