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1. Vorbemerkung über dieses Dokument 

Weite Teile dieses Dokuments entstanden als überarbeitete Übersetzung des Deliverable 3 [1] 

aus dem internationalen Annex. Das internationale Dokument ist unter Zusammenarbeit der 

internationalen Projektpartner mit Beiträgen der österreichischen nationalen Projektpartner 

zustande gekommen. Das vorliegende Dokument kam somit durch Leistungen des 

internationalen und des nationalen Annex 51 Projektes zustande. 

2. Einleitung 

Das Weltklima ändert sich schneller als je zuvor. Das spiegelt sich im europäischen Raum auch 

in Bewusstseinsbildung in der Bevölkerung und in der öffentlichen Meinung wieder. Der 

anthropogene Klimawandel, der unter anderem eine Folge des verschwenderischen Einsatzes 

fossiler Brennstoffe ist, ist eine der zentralen Herausforderungen im 21. Jahrhundert. Um 

Verantwortung für zukünftige Generationen zu übernehmen, ist es wichtig, dieser 

Herausforderung rasch mit geeigneten Maßnahmen zu begegnen. Heiz- und Kühlenergie 

machen in Kombination fast 50 Prozent des gesamten Primärenergiebedarfs der EU aus [2]. 

Der Übergang zu effizienten und umweltfreundlichen Heizsystemen kann daher den 

Primärenergieverbrauch erheblich senken. In diesem Zusammenhang sind Wärmepumpen als 

Schlüsseltechnologie zu betrachten. Dazu zählen insbesondere auch Wärmepumpen, die 

Außenluft als Wärmequelle verwenden. Durch den Einsatz von Ökostrom in Verbindung mit 

der Wärmepumpentechnologie können CO2-Emissionen nahezu vollständig vermieden 

werden [3]. Jedoch können Wärmepumpen erhebliche Lärmemissionen verursachen. Um die 

Bewohner vor Lärmbelästigung zu schützen und Belästigungen zu vermeiden, müssen die 

Lärmemissionsnormen eingehalten werden. In Annex 51, AP 1, sind die nationalen Gesetze 

und Vorschriften zum Lärmschutz einiger europäischer Mitgliedstaaten zusammengefasst. 

Lärmemissionen von Wärmepumpen, die sich auf eine Außen- und eine Inneneinheit aufteilen, 

werden normalerweise vorwiegend von den Außengeräten erzeugt. Bei Wärmepumpen, in 

denen alle Anlagenteile in einem einzigen Gehäuse untergebracht sind, sind Lufteinlässen und 

–auslässe die stärksten Lärmquellen. Die Erzeugung und Emission von Lärm durch 

Wärmepumpen ist ein komplexes Gebiet. Das Blockschaltbild in Abbildung 1 zeigt, wie die 

Lärmquellen in zwei Gruppen unterteilt werden können: die primären oder Hauptlärmquellen 

wie Ventilator und Kompressor und die sekundären Quellen wie Ventile oder Wärmetauscher, 

die aufgrund von Strömungen des Kältemittels oder der Luft durch das System, oder die 

Wechselwirkung zwischen dem Kompressor und den Rohrleitungen sowie zwischen dem 

Wärmetauscher und dem Ventilator zustande kommen. 

Um die Schallübertragung von den Quellen durch die Einhausung in die Umgebung zu 

beschreiben, müssen Lärmübertragungs- und Emissionspfade berücksichtigt werden. Die 

Lärmemissionspfade sind: direkte Schallabstrahlung von den Bauteilen, Schallübertragung in 

der Luft durch das Wärmepumpengehäuse, Einlass- und Auslasskanäle und Körperschall-

Übertragungspfade. Der vorliegende Bericht gibt einen Überblick über die Lärmemissionen 

von Wärmepumpenkomponenten und die Grundlagen der Lärmreduktionstechniken, die 

angewendet werden können. Ziel ist es, Informationen über die Eigenschaften der 

verschiedenen luft- und strukturbedingten Lärmquellen und die Lärmschutzmaßnahmen 
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bereitzustellen, die für die Auslegung von Wärmepumpen mit geringen Lärmemissionen 

erforderlich sind. 

 
 

Abbildung 1: Primäre und sekundäre Schallquellen in einer Wärmepumpe und Schallübertragungswege 

2.1. Grundlagen des Lärmschutzes 

Lärm kann die physische und psychische Gesundheit beeinträchtigen, indem er Stress erzeugt 

[4]. Daher haben sowohl Nutzer von Wärmepumpen als auch die breite Öffentlichkeit ein 

Interesse an lärmarmen Wärmepumpen. Dies setzt Wärmepumpenhersteller unter Druck, 

Geräte herzustellen, die gleichzeitig energieeffizient, leise und wirtschaftlich sind. 

Die effizienteste Methode zur Reduzierung der Lärmemissionen besteht darin, die 

Lärmentwicklung an der Quelle zu verringern. Bei Wärmepumpen kann dies durch 

Verwendung leiserer Kompressoren oder Ventilatoren erfolgen. Der nächstbeste Weg, um 

Emissionen zu reduzieren, besteht darin, die Hauptlärmquelle vom Rest der Wärmepumpe zu 

entkoppeln. Beispielsweise kann die Verwendung elastischer Halterungen zur Befestigung des 

Kompressors in der Wärmepumpe den auf die restliche Wärmepumpe übertragenen 

Körperschall erheblich reduzieren [4]. Jede Quelle kann über eine Reihe verschiedener Pfade 

Luft- oder Körperschall übertragen. Am einfachsten ist es, Lärmminderung zu erzielen, wenn 

Maßnahmen an der Lärmquelle selbst getroffen werden können. Ist dies nicht möglich, oder 

sind die Möglichkeiten diesbezüglich nicht ausreichend, kann es erforderlich sein, in der 

Umgebung zusätzliche Nachrüstmaßnahmen wie Lärmschutzwände oder akustische Gehäuse 

zu setzen (Abschnitt 6.2). 

Klassischerweise sind Lärmschutzmaßnahmen zumeist passiv, wie z. B. Gummilager oder 

Schalldämpfer auf der Basis von porösem Material. In den letzten Jahren gab es auch 

Entwicklungen im Bereich des aktiven Lärmschutzes, wie beispielsweise aktive Motorlager. 

Bisher war die Anwendung aktiver Lärmschutzmaßnahmen auf eine kleine Anzahl 

spezialisierter Anwendungen in der Automobil- und Luftfahrtindustrie beschränkt. Obwohl 

aktive Lösungen aufgrund ihrer sinkenden Kosten zunehmend zugänglich werden, sind sie 

höchstwahrscheinlich nicht für die Anwendung in Wärmepumpen geeignet. Aus diesem Grund 

wird im vorliegenden Bericht der Fokus auf passive Maßnahmen gelegt.  
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2.2. Funktionsweise einer Wärmepumpe 

In diesem Abschnitt werden verschiedene Arten von Wärmepumpen sowie die einzelnen 

Schritte des Heizprozesses erläutert. Die Hauptaufgabe einer Wärmepumpe ist die 

Wärmeübertragung von einer Energiequelle (z. B. Umgebungsluft oder Grundwasser) auf ein 

zweites Medium (Luft, Wasser), das im Heizsystem eines Gebäudes verwendet wird. Es gibt 

zwei Arten von Wärmepumpen. Zum einen das im Haus installierte Monoblock-System mit nur 

einer Einheit (Abbildung 2 b). Zum anderen die Split-Wärmepumpensysteme mit einem Innen- 

und einem Außengerät (Abbildung 2 a)). 

 

 

Abbildung 2: a) Split-Wärmepumpensystem mit Innen- und Außeneinheit b) Monoblocksystem 

Ein Monoblock-System ermöglicht es, alle Komponenten (Ventilator, Wärmetauscher und 

Kompressor) in einem Gehäuse zu haben. Luftzu- und -rückführkanäle führen die Außenluft 

durch die Außenwand des Hauses zu der Einheit, die häufig im Keller eines Gebäudes 

untergebracht ist. Bei diesen Systemen findet sowohl die Wärmeübertragung auf das 

Kältemittel als auch die Wärmeübertragung auf das Medium des Heizsystems in derselben 

Einheit statt. Da die Außenluft beim Durchströmen der Kanäle des Monoblock-Systems im 

Vergleich zum Durchströmen eines Außengerätes bei einem Split-System einen höheren 

Strömungswiderstand überwinden muss, sind in Monoblock-Systemen hauptsächlich 

Radialventilatoren installiert. 

Der Heizkreislauf beginnt mit dem Erwärmen des Kältemittels. Der Ventilator (axial / radial) 

saugt Umgebungsluft durch einen Wärmetauscher an, der der Luft die Energie entzieht und sie 

durch Konvektion auf den Kältemittelkreis überträgt. Dieser Prozess bewirkt einen 

Phasenübergang des Kältemittels von gasförmig zu flüssig. Im Wärmetauscher herrscht ein 

ausreichend niedriger Druck, sodass das Kältemittel auch bei niedrigen Temperaturen 

verdampft, sodass ein Heizbetrieb im Winter gewährleistet werden kann.  
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Abbildung 3: Schematische Darstellung des Wärmepumpenkreislaufs 

Die Funktionsweise einer Wärmepumpe basiert auf dem Umstand, dass thermische Energie im 

Aggregatszustand des Kältemittels gespeichert werden kann. Diese Energie wird beim 

Verdampfen aus der Umgebungsluft aufgenommen, im gasförmigen Zustand gespeichert und 

beim Kondensieren an das Heizsystem abgegeben. Anlagentechnisch wird dieser Kreislauf 

realisiert, indem das Kältemittel gasförmig zum Kompressor gelangt, wo Temperatur und 

Druck erhöht werden und das Kältemittel auf die Hochdruck-Seite des Systems geleitet wird. 

Als nächstes erreicht das energiereiche gasförmige Kältemittel den Kondensator. An dieser 

Stelle erfolgt die Wärmeübertragung vom Kältemittelgas zum zentralen Hausheizkreislauf und 

die damit einhergehende Kondensation. Durch die Kondensation wurde die Energie, die im 

gasförmigen Zustand gespeichert war auf das Heizsystem abgegeben. Als nächstes gelangt das 

nun flüssige Kältemittel zum Expansionsventil, wo es in die Niederdruck-Seite des Systems 

gelangt. Durch das passieren des Ventils verringern sich Druck und Temperatur des 

Kältemittels. In diesem Zustand gelangt es zum Verdampfer, wo es mit Energie aus der 

Umgebungsluft verdampft wird. Anschließend gelangt es wieder zum Kompressor und der 

Kreis schließt sich. 

 In den folgenden Abschnitten werden die Komponenten unter Gesichtspunkten der Akustik 

und des Lärmschutzes ausführlicher erörtert. 

2.3. Lärm von Komponenten 

Lärmquellen können in drei Kategorien unterteilt werden 

• Luftschall-Quelle 

• Körperschall-Quelle 

• Strömungsschall-Quelle 

Die Charakterisierung von Luftschallquellen ist bekannt und kann getrennt von den anderen 

Quellen erfolgen. Um den Beitrag von Körper- und Strömungsschallquellen zu 

charakterisieren, müssen die weitere Parameter bekannt sein und die Charakterisierung der 

akustisch angeregten Struktur ist erforderlich.  

Wärmetauscher sind typische Komponenten, die sowohl als Überträger und Quellen von Lärm 

betrachtet werden können, da sie einerseits Lärm von anderen Komponenten übertragen und 
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aufgrund von zirkulierenden Flüssigkeiten bzw. umströmender Außenluft selbst Schallquellen 

sind. 

Das Ziel des Lärmschutzansatzes muss ebenfalls definiert werden: Die Charakterisierung von 

Komponenten ist unterschiedlich, wenn das Ziel darin besteht, dauerhaften oder transienten 

Lärm zu reduzieren. Ebenso ändert sich die Zielsetzung wenn der physikalische Schallpegel 

oder die störende Wirkung im Sinne der Psychoakustik in den Vordergrund gestellt werden. 

Um den Überblick über Quellen und Übertragungswege zu behalten, wird ein Körperschall-

Schema erstellt. Dieses soll eine Hierarchie der Schall-Beiträge erzeugen.  

2.4. Lärmschutz-Ansatz: Acoustic Synthesis 

Das Problem der Lärmreduzierung von Wärmepumpen ist komplex und weitreichend. Jede 

Komponente kann als „Black Box“ betrachtet werden, die Schall- und Schwingungsenergie in 

drei Formen abgibt: 

• Luftschall: Schallemission vom Komponentengehäuse (Quelle) und unmittelbar 

angrenzenden Bauteilen, die sich in der Umgebungsluft ausbreitet. Die Messung erfolgt 

mit Mikrofonen oder Schallintensitätssonden. 

• Strömungsschall, der in den Rohrleitungssystemen erzeugt und von diesen abgestrahlt 

wird. Er entsteht aus den z. B. beim Ansaugen als auch beim Auslassen des Kältemittels 

durch den Kompressor. Er ist allgemein für die Schallemission durch die Rohrleitungen 

verantwortlich. Die Messung erfolgt in der Regel mit Spülmembrandrucksensoren. 

• Körperschall: Komponenten erzeugen Vibrationen, die auf andere Komponenten oder 

auf das Gehäuse der Wärmepumpe übertragen werden. Diese werden im Allgemeinen 

unter Verwendung von Beschleunigungssensoren bewertet. 

Jede Komponente kann über mehrere Mechanismen Lärm erzeugen, der sich als Luft-, Körper- 

oder Strömungsschall manifestiert. Es versteht sich, dass im Hinblick auf eine allgemeine 

Verringerung des Lärms eines Wärmepumpensystems die Herausforderung darin besteht, die 

Wechselwirkung dieser Schallquellen mit den Komponenten, auf die sie wirken, korrekt zu 

berücksichtigen. Es ist daher verständlich, dass die akustische Analyse eines Wärmepumpen-

Systems auf Komponentenebene erfolgen muss, da ein Gesamtansatz nicht zu einer optimalen 

Lösung führen kann. 

Im Allgemeinen haben Hersteller der (aktiven) Komponenten keine Kenntnisse über die 

anderen Komponenten der Wärmepumpe und sind daher nicht in der Lage, ihre Produkte an die 

Gegebenheiten des Gesamtsystems anzupassen. Es ist möglich, dass eine Komponente, auch 

wenn sie für sich betrachtet nur wenig Schall emittiert, in unterschiedlichen Einbausituationen 

unterschiedliches Lärmemissionsverhalten zeigt. Daher ist Informationsfluss zwischen 

Komponenten- und Wärmepumpenherstellern, insbesondere in Bezug auf die Art der 

Einbindung der Komponente in das Gesamtsystem, erforderlich.  

Acoustic Synthesis ist ein Ansatz, der darin besteht, ein System in Luftschall emittierende oder 

vibrierende Komponenten und in Übertragungswege zu zerlegen, um seine Vibration und sein 

akustisches Verhalten in Bezug auf einen Empfangspunkt zu beschreiben (siehe Abbildung 4). 

Ein zu optimierendes Leistungskriterium ist im Allgemeinen diesem Empfangspunkt 

zugeordnet (z. B. Schallleistungspegel einer Maschine oder Komponente, psychoakustische 

Kenngröße). Die Optimierung erfordert im Allgemeinen eine numerische Modellierung, um 

das akustische Verhalten einer Maschine oder eines Produkts abzubilden. 
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Abbildung 4: Körperschallschema für den Acoustic Synthesis – Ansatz 

 

Jede Komponente kann vollständig durch experimentelle und / oder numerische Daten oder 

durch analytische oder empirische Formulierungen beschrieben werden. Der Ansatz erlaubt 

eine Modellierung aus Sub-Komponenten, die schließlich in das Gesamtsystem integriert 

werden. Die Modellierung der aktiven Komponenten, die dabei als Quellen behandelt werden, 

kann mit verschiedenen Ansätzen erfolgen: 

auf der Grundlage einer morphologischen Darstellung der Komponente unter Verwendung von 

Simulationssoftware (Finite Elemente und / oder Computational Fluid Dynamics);  

auf der Grundlage von Experimenten und der Charakterisierung der Quelle anhand von 

Betriebsparametern (Bestimmung der Bedingungen der Impedanz- oder Admittanzmatrix). 

Passiven Komponenten wird durch Übertragungsfunktionen Rechnung getragen. Diese 

erfordern jedoch einen nichttrivialen experimentellen Validierungsansatz. Entsprechend ihrer 

Funktion im System müssen einige Komponenten sowohl als Quellen- als auch als 

Übertragungsfunktionen behandelt werden. Damit der Aufbau aus Sub-Systemen möglich ist, 

werden an Schnittstellen jeder Unterkonstruktion alle ihre Komponenten sowie alle Sub-

Systeme (aktive Teile - die Quellen - und passive Teile - die Übertragungswege) vollständig 

beschrieben, so dass die Kompatibilität zwischen den Unterkonstruktionen unter 

Berücksichtigung der Wechselwirkung von aktiven und passiven Komponenten erhalten bleibt. 

3. Überblick über Komponentenlärm 

In den folgenden Teilen dieses Dokuments wird das akustische Verhalten der 

Hauptkomponenten von Wärmepumpen beschrieben.  

Die Hauptquellen sind Ventilatoren und Kompressoren. Diese werden in den folgenden 

Abschnitten beschrieben. Andere Quellen tragen nur geringfügig zum Gesamtlärm bei. 
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3.1. Ventilator 

Um das akustische Verhalten des Ventilators zu beschreiben, müssen ein paar Begriffe definiert 

werden. 

Schaufel:  

• Vorderkante: Vordere Kante der Schaufel bezogen auf die Rotationsrichtung  

• Hinterkante: Hintere Kante der Schaufel bezogen auf die Rotationsrichtung 

• Sehnenlänge: direkte Länge zwischen der Hinterkante und der Vorderkante 

• projizierte Sehnenlänge: Länge der Projektion der Sehnenlänge auf die Drehachse des 

Ventilators  

• Profilwölbungswinkel: Differenz zwischen den Winkeln der Schaufel an der Vorder-

bzw. Hinterkante.  

• Druckseite / Saugseite: konvexe bzw. konkave Seite der Schaufel. 

Bei Radialventilatoren wird die Wölbungsrichtung der Schaufel verwendet, um drei Arten von 

Schaufelanordnungen zu unterscheiden (siehe Abbildung 5). Je nach Krümmungsrichtung wird 

dabei zwischen vorwärts gekrümmter, rückwärts gekrümmter und radialer 

Schaufelanordnungen unterschieden. 

 
Abbildung 5: rückwärts gekrümmte, vorwärts gekrümmte, und radiale Schaufelanordnungen 

 

• Stator: unbeweglicher Teil des Ventilators. Er beeinflusst die Aerodynamik  

• Laufrad: beweglicher Teil des Ventilators. Das Laufrad ist mit den (meist äquidistanten) 

Schaufeln ausgestattet.  

• Verhältnis von Nabenradius zu Außenradius: Bei Radialventilatoren handelt es sich 

dabei um das Verhältnis des Durchmessers an der Schaufel -Vorderkante zum 

Durchmesser an der Schaufel-Hinterkante. Bei Axialventilatoren ist es das Verhältnis 

des Nabendurchmessers zum Außendurchmesser des Laufrades. Bei rückwärts 

gekrümmten Hochdruck-Radialventilatoren ist dieses Verhältnis normalerweise klein. 

Umgekehrt ist bei Axialventilatoren der Druck umso höher, je höher dieses Verhältnis 

ist.  

• Seitenverhältnis: Verhältnis der Sehnenlänge zur projizierten Sehnenlänge 
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Im Betrieb weist der Ventilator die nachstehend angeführten aerodynamischen und akustischen 

Eigenschaften auf: 

• Druck und Leistung: 

o Dynamischer Druck am Auslass: Druck, der dem Quadrat der durchschnittlichen 

Strömungsgeschwindigkeit am Auslass des Ventilators multipliziert mit der Hälfte 

der Luftdichte entspricht.  

o Gesamtdruck des Ventilators: Differenz zwischen dem Gesamtdruck am Auslass 

und am Einlass des Ventilators.  

o Statischer Druck des Ventilators: Differenz zwischen dem Gesamtdruck des 

Ventilators und dem dynamischen Druck am Auslass. 

o Ventilator Förderleistung: Produkt aus gefördertem Volumenstrom multipliziert mit 

statischem oder Gesamtdruck (abhängig vom Betriebspunkt). 

o Laufradleistung: Mechanische Rotationsleistung des Laufrades. Sie wird entweder 

gemessen oder aus der elektrischen Leistung des Motors und Einbeziehung von 

Verlusten berechnet. 

• Wirkungsgrad: Verhältnis der Förderleistung zur Antriebsleistung.  

• Blattdurchgangsfrequenz (blade passing frequency - BPF): Produkt aus der 

Schaufelzahl und der Drehzahl. 

Aerodynamischer Zugang 

Der Ventilator steht einem Strömungswiderstand, der von der Anwendung vorgegeben wird 

gegenüber. Er muss die Druckverluste der Lüftungsanlage beim erforderlichen Volumenstrom 

ausgleichen. 

Druckverlust 

Der Gesamtdruck eines kleinen bewegten Luftvolumens entspricht der Summe aus seinem 

dynamischen Druck und seinem statischen Druck. Der Ventilator überträgt die notwendige 

Energie auf die zu fördernde Luft, sodass  der Gesamt-Druckverlust p zwischen Einlass und 

Auslass des Systems, der infolge von Reibungsverlusten des strömenden Fluids zustande 

kommt, ausgeglichen wird und ein hinreichender Volumenstrom gewährleistet werden kann. In 

Abhängigkeit des Volumenstroms ergibt sich hierbei ein gewisser Gesamt-Druckverlust, der 

vom Ventilator ausgeglichen wird. 

Die Reibung, die Ursache des Druckverlusts, nimmt mit der Strömungsgeschwindigkeit zu. 

Daher wird für eine Lüftungsanlage die Anlagenkennlinie erstellt. Dabei handelt es sich um ein 

charakteristisches Diagramm, das den Druckverlust der Anlage mit dem Volumenstrom in 

Bezug stellt. (Abbildung 6). Diese Linie charakterisiert die Topologie der Lüftungsanlage mit 

ihren Kanallängen und –querschnitten sowie Krümmungen und sonstige Einbauten.  
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Abbildung 6: Anlagenkennlinie 

Leistung eines Ventilators 

Die Ventilatorkennlinie stellt die Druckerhöhung in Abhängigkeit des Volumenstroms dar. Sie 

ist abhängig von der Bauart und der Drehzahl mit der der Ventilator betrieben wird. Aus 

Ventilatorkennlinie und Anlagenkennlinie ergibt sich der Betriebspunkt eines Lüftungssystems 

in deren Schnittpunkt. Dieser Schnittpunkt definiert den Volumenstrom und die Druckerhöhung 

am Ventilator bei einem bestimmten Betriebszustand (Abbildung 7) 

 
Abbildung 7: Ventilatorkennlinie und Anlagenkennlinie schneiden sich im Betriebspunkt 

Das Konzept der dimensionslosen Darstellung der Kennlinie wird verwendet, um für einen 

Ventilator eine einzelne Kennlinie unabhängig von der Drehzahl angeben zu können. Anstelle 

von Druck und der Volumenstrom werden dabei zwei dimensionslose Koeffizienten  und  

verwendet, die als Druckzahl bzw. Durchflusszahl bezeichnet werden: 

μ =
∆p

ρ0 ∙ U2
  und   δ =

Q

U ∙ S
 Gl. 1 

Hierbei bezeichnen (in SI Einheiten): 

• Δp: Statischer Druck des Ventilators im Betriebspunkt 

• Q : Volumenstrom im Betriebspunkt 

• S : Querschnittsfläche am Austritt des Schaufelrads 

• U : Umfangsgeschwindigkeit des Schaufelrads (U = DN) 

• ρ0 : Luftdichte bei Betriebstemperatur 
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Diese Koeffizienten werden verwendet, um die Betriebspunkte des Ventilators in einem System 

für jede Drehzahl anzugeben (ein Beispiel ist in Abbildung 8 gegeben). Die Betriebspunkte (µ-

δ) des Ventilators sind die Punkte, an denen die dimensionslose Kurve des Ventilators die 

dimensionslosen Anlagenkennlinien für verschiedene Anlagenvarianten kreuzt.  

 

 
Abbildung 8: Beispiel für dimensionslose Darstellung von Anlagen- und Ventilatorkennlinie 

 

Ventilatortypen 

Wie bei Kompressoren gibt es mehrere Arten von Ventilatoren, die eine Reihe von 

Betriebsanforderungen erfüllen (hohe Durchflussrate bei niedrigem Druck, mittlere 

Durchflussrate bei hohem Druck, …). Da ein Ventilator in diesem Sinne einen begrenzten 

Einsatzbereich abdeckt, gibt es vier Kategorien von Ventilatoren, um Lösungen für die meisten 

industriellen Probleme zu gewährleisten: 

• Axialventilatoren: Der Luftstrom ist parallel zur Drehachse des Laufrads. 

Axialventilatoren, insbesondere Propellerventilatoren, eignen sich vor allem bei 

geringer Druckerhöhung und großem Volumenstrom. 

• Radialventilatoren: Die Luft tritt parallel zur Achse des Laufrades ein und radial zu 

dieser aus. Durch den Zentrifugaleffekt der Rotation wird ein zusätzlicher Druck 

erzeugt. Diese Ventilatoren eignen sich vor allem bei großer Druckerhöhung bei 

moderatem Volumenstrom.  

• Mischstromventilatoren: Axial eintretende Luft verlässt den Ventilator in einem 

Winkel, der durch die Schaufelgeometrie bestimmt wird. Die Druckerhöhung wird 

durch die Zentrifugalkraft in Kombination mit den von den Schaufeln ausgeübten 

Kräften erzeugt. Die Leistungen liegen zwischen denen von Axial- und 

Radialventilatoren.  

• Querstromventilatoren: Der Strömungsverlauf verläuft senkrecht zur Drehachse. Bei 

dieser Bauart tritt ein Wirbel auf, dessen Position vom Betriebspunkt abhängt. 

Querstromventilatoren werden bei niedriger Druckerhöhung und hohem Volumenstrom 

eingesetzt. 
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Abbildung 9: Zentrifugal-, Axial-, Mischstrom- und Querstromventilator 

 

In diesem Abschnitt werden Ventilatoren aller Art (Axial-, Radial-, Misch- und 

Querstromventilatoren) untersucht, um die geometrischen Eigenschaften und 

Luftströmungsleistungen sowie deren Wirkungsgrad aufzuzeigen. 

Axialventilatoren 

Es gibt drei Arten von Axialventilatoren: 

• Rohrventilatoren: Diese Ventilatoren bestehen aus einem Laufrad mit 3-10 Schaufeln 

und weisen keine Auslassleitschaufeln auf. Das Laufrad ist in ein zylindrisches Gehäuse 

mit einem Durchmesser, der etwas größer als das Laufrad ist, integriert. Der Ventilator 

erzeugt einen Druck von nicht mehr als 1 kPa. Der optimale Wirkungsgrad (ca. 80%) 

wird bei etwa drei Vierteln der maximalen Durchflussrate erzielt.  

• Vaneaxialventilatoren: Diese Ventilatoren weisen Schaufeln mit einem Verhältnis von 

Nabe zu Spitze von mehr als 50% auf. Sie verfügen über Auslassleitschaufeln, um die 

Strömung am Ventilatorausgang in axiale Richtung zu lenken. Die Druckerhöhung kann 

3 kPa oder mehr erreichen.  

• Propeller: Diese Ventilatoren mit 2 bis 6 Schaufeln werden eingesetzt, wenn der 

statische Druck etwa 200 Pa nicht überschreitet. Daher sind diese Ventilatoren (siehe 

Abbildung 10) besonders für Anwendungen bei Kondensations- und Kühlgeräten 

geeignet. Mit einem Gesamtwirkungsgrad von 60% liefert dieser Typ sowohl bei 

niedrigem als auch bei hohem Volumenstrom ein zufriedenstellendes Ergebnis. Dieser 

Wirkungsgrad ist bei 40 bis 100% der maximal möglichen Durchflussrate zu erwarten. 

 

 
Abbildung 10: Propeller 
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Radialventilatoren  

Hier kommen drei Arten von Schaufeln zum Einsatz: rückwärts gekrümmte (BC), vorwärts 

gekrümmte (FC) und radiale Schaufeln. Die BC-Radialventilatoren haben zwischen 8 und 16 

Schaufeln, die entgegen der Drehrichtung gekrümmt oder geneigt sind. Der Betriebspunkt des 

Ventilators wird durch sein Seitenverhältnis bestimmt (je höher das Seitenverhältnis ist, desto 

stärker steigt der Volumenstrom mit einer Druckreduzierung). Durch den Einsatz von einem 

Spiralgehäuse können Wirkungsgrade bis etwa 90% erzielt werden. Radialventilatoren mit 

Radialschaufeln weisen ein ähnliches Seitenverhältnis wie BC-Ventilatoren auf, ihr 

Wirkungsgrad ist jedoch viel geringer. Diese sind im Allgemeinen für industrielle Probleme bei 

der Förderung von mit festen Partikeln beladenen Fluiden geeignet. FC-Radialventilatoren oder 

Käfigventilatoren sind geeignet, wenn die Anwendung eine Niederdruckbelüftung erfordert 

(maximal 1000 bis 1500 Pa). Diese Ventilatoren haben eine große Anzahl von Schaufeln (24 

bis 60 je nach Durchmesser) und eine kleine Sehne, was ein hohes Verhältnis von Nabe zu 

Spitze ergibt. Der Wirkungsgrad beträgt in der Regel nicht mehr als 70%. 

Mischstromventilatoren  

Mischstromventilatoren sind weitaus seltener als Axial-, Radial- oder sogar 

Querstromventilatoren. Sie verhalten sich ähnlich zu Axialventilatoren. Bei ihrer Betrachtung 

muss jedoch zusätzlich die Zentrifugalkomponente der Strömung berücksichtigt werden, um 

die aerodynamischen Leistung und die akustischen Eigenschaften zu beschreiben. Bei gleicher 

Förderleistung ist die Lärmentwicklung bei Mischstromventilatoren im Allgemeinen geringer 

als bei Axialventilatoren.  

Querstromventilatoren  

Dieser Ventilator bietet starke Vorteile, wenn eine Klimaanlage benötigt wird, die einen hohen 

Volumenstrom bei niedrigem Druck und einem moderaten Lärmpegel erfordert. Das Laufrad 

des Querstromventilators ist dem eines FC-Radialventilators ähnlich. Die Strömung im Laufrad 

ist jedoch anders, da sie im Wesentlichen zweidimensional ist und normal auf die Achse bleibt 

(Abbildung 11).  

 
Abbildung 11: Strömungspfad in einem Querstromventilator  
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Lärmquellen eines Ventilators 

Ventilatoren weisen drei Kategorien von Lärmquellen auf: aerodynamische, 

elektromagnetische und mechanische. 

Elektromagnetischer Lärm ist mit dem in Betrieb befindlichen Elektromotor verbunden. Die 

Hauptursache ist die Wechselwirkung zwischen dem Rotor (beweglicher Teil des Motors) und 

dem Stator (statischer Teil des Motors), die das Magnetfeld und damit die erzeugten Kräfte 

verändert. Diese Kräfte verursachen konstante Schallemission. Zusätzlich wird ein 

hochfrequenter Lärm (diese ist umso höher, je kleiner der Motor ist) emittiert. Das magnetische 

Lärmspektrum besteht aus tonalen Komponenten, deren Frequenzen Vielfache der Drehzahl 

sind. Der in Betrieb befindliche Motor kann auch tonale Komponenten erzeugen, die ein 

Vielfaches der Netzfrequenz (50 Hz) sind. Diese tonalen Komponenten sind im Vergleich zum 

aerodynamischen Lärm jedoch weitgehend vernachlässigbar. 

 

Der mechanische Lärm hat seinen Ursprung in Vibrationen, die durch verschiedene Phänomene 

hervorgerufen werden:  

• Das Auftreten einer Unwucht (unausgeglichenes Laufrad, fehlerhafte Ausrichtung der 

Drehachse ...) erzeugt Vibrationen bei der Drehfrequenz.  

• Die Lager verursachen Lärm, wenn sie nicht ausreichend gewartet werden (Lager mit 

verschlissenen Kugeln oder Nadeln oder unzureichend geschmierte Lager).  

• Die Verbindungen zwischen dem Motor und dem Ventilator oder der Tragstruktur 

verursachen Körperschall. 

 

Im normalen Betrieb überwiegt der aerodynamische Lärm im Vergleich zu den beiden anderen 

Quellen. Den aerodynamischen Lärm in den Griff zu bekommen, erfordert die Untersuchung 

des gesamten Spektrums. Die Schallemissionen eines Ventilators setzen sich aus tonalem Lärm 

bei der Blattdurchgangsfrequenz und ihren harmonischen Schwingungen sowie breitbandigem 

Lärm zusammen. Lighthill, Curle und dann Ffowcs-Williams und Hawkings teilen in ihrer 

Arbeit die Quellen des aerodynamischen Lärms in drei Kategorien ein (monopolar, dipolar und 

quadripolar): 

 

• monoplarer Lärm ist mit den Strömungsschwankungen aufgrund der Dicke der die 

Strömung kreuzenden Schaufeln verbunden. Dieser Lärm ist für die meisten 

Ventilatoren jedoch vernachlässigbar.  

• Quadrupolarer Lärm entsteht durch die schwankende Scherbeanspruchung in der 

turbulenten Strömung, die die Schaufeln umgibt. Unterhalb einer Machzahl von 0,8 ist 

er jedoch nicht von Bedeutung und spielt für Ventilatoren somit keine Rolle.  

• der dipolare aerodynamische Lärm dominiert das Ton- und Breitbandspektrum eines 

Ventilators im Normalbetrieb. 

 

Der Hauptmechanismus zur Erzeugung von tonalem Lärm beruht auf der Ungleichmäßigkeit 

der Strömung.  am Ventilatoreinlass oder -auslass, auf Strömungshindernissen oder nicht 

symmetrischen Kanälen.  
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Es gibt verschiedene Phänomene die beim Betrieb von Ventilatoren breitbandigen Lärm 

erzeugen: 

 

• Schwankungen der turbulenten oder laminaren Strömung lösen statistisch verteilte 

Schwankungen der Kräfte aus, die auf die Schaufeln wirken.  

• Die turbulenten Bereiche im aerodynamischen Nachlauf der Ventilatorschaufeln 

erzeugen breitbandigen Lärm.  

• Lärm durch Turbulenzen am Ventilatoreinlass: Diese führen zu statistisch verteilten 

Schwankungen des Anstellwinkels und somit der aerodynamischen Kräfte auf die 

rotierenden Schaufeln. Dies erzeugt breitbandigen Lärm.  

Numerischer Ansatz 

Die Kopplung von CFD-Berechnungen und Berechnungen der Schallerzeugung 

und -ausbreitung wird von mehreren Computerprogrammen oder Softwarepaketen angeboten. 

Unter Verwendung von CFD-Berechnungen basierend auf den Navier-Stokes-Gleichungen zur 

Bestimmung der akustischen Quellenterme und zur Anwendung dieser Terme in 

verallgemeinerten Euler-Gleichungen wird die akustische Leistung von Ventilatoren 

vorhergesagt. Es ist jedoch aufgrund einiger komplexen Phänomene noch Forschungsbedarf 

gegeben. 

 

Vorhersage des Lärmpegels und Regeln zur Ähnlichkeit 

Ähnlichkeit 

Mit dem Ziel, die an einem Betriebspunkt gemessenen Lärmpegel zu charakterisieren, zu 

klassifizieren und zu extrapolieren, ist es erforderlich für Ventilatoren Regeln für die 

Ähnlichkeit festzulegen. Dadurch kann ein Diagramm, das einem Ventilator charakterisiert, der 

mit einer bestimmten Drehzahl läuft, verwendet werden, um Diagramme zu erzeugen, die 

anderen Geschwindigkeiten oder Ventilatorgrößen entsprechen. 

Basierend auf Messungen, die an einem Ventilator durchgeführt wurden, der einen 

Durchmesser 𝐷1 und eine Drehzahl 𝑉1 aufweist, wird die Förderleistung eines geometrisch 

ähnlichen Ventilators mit den Eigenschaften {𝐷2, 𝑉2} basierend auf den folgenden Formeln 

bestimmt. Diese werden als "Ventilatorgesetze" bezeichnet. (mit 𝑄: Volumenstrom, 𝛥𝑝: Druck, 

𝑃𝑊: Förderleistung und 𝜂: Wirkungsgrad): 

Q2 = Q1 ∙
V2

V1
∙

D2
3

D1
3 Gl. 2 

∆p2 = ∆p1 ∙
V2

2

V1
2 ∙

D2
2

D1
2 ∙

ρ2

ρ1
 Gl. 3 

PW2
= PW1

∙
V2

3

V1
3 ∙

D2
5

D1
5 ∙

ρ2

ρ1
 Gl. 4 

η2 = η1 Gl. 5 
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Diese Formeln sind nur gültig, wenn die Kompressibilitätseffekte vernachlässigbar sind 

(𝜟𝒑 < 2500 Pa oder Mach < 0,3). In weiterer Folge ist es basierend auf Messungen, die an einer 

großen Gruppe von Ventilatoren durchgeführt wurden, möglich, den Schallleistungspegel von 

Ventilator 2 {𝑫𝟐, 𝑽𝟐} aus dem am Ventilator 1 {𝑫𝟏, 𝑽𝟏} gemessenen Pegel unter Verwendung 

der folgenden empirischen Gleichung zu berechnen: 

LW2
= LW1

+ 10. log10

Q2

Q1
+ 20. log10

∆p2

∆p1
 Gl. 6 

Unter Berücksichtigung der Ähnlichkeitsregeln (Gl. 2 - Gl 5) kann Gl. 6 umgeschrieben werden 

als  

LW2
= LW1

+ 50. log10

V2

V1
+ 70. log10

D2

D1
 Gl. 7 

Wenn jedoch das Verhältnis der Drehzahlen 𝑉2 / 𝑉1 nicht annähernd gleich 1 ist, muss die 

Schalltransposition nicht nur in der Amplitude, sondern auch in der Frequenz angewendet 

werden, um die Veränderung des Spektrums infolge der Drehzahländerung zu berücksichtigen. 

Ein Hochgeschwindigkeitsventilator emittiert höherfrequenten Lärm aus als ein 

Niedriggeschwindigkeitsventilator. Daher schlägt die AMCA (Air Movement and Control 

Association) die folgende Gleichung vor, um die Umwandlung der Ergebnisse von Ventilator 1 

zu Ventilator 2 in Oktav- oder Terzbändern der Bandbreite BW anzuwenden: 

𝐿𝑊2
(𝑓2 = 𝑓1 ∙

𝑉2

𝑉1
) = 𝐿𝑊1

(𝑓1) + 40. 𝑙𝑜𝑔10

𝑉2

𝑉1
+ 70. 𝑙𝑜𝑔10

𝐵𝑊2

𝐵𝑊1
 Gl. 8 

Es ist jedoch zu beachten, dass diese Gleichung nicht die Quellen berücksichtigt, deren 

Frequenz nicht von der Rotationsgeschwindigkeit abhängt, wie beispielsweise eine akustische 

Resonanz, die aus dem Hohlraum eines Stators resultiert. Im Allgemeinen gelten diese Formeln 

für Ventilatoren ohne Installationseffekte und sind als Annäherungen zu betrachten. 

Vorhersage des Lärmpegels 

Angesichts der großen Anzahl von Ventilatortypen, ihrer Abmessungen, ihrer Kanäle 

stromaufwärts und stromabwärts und ihrer Betriebspunkte schien es wichtig, den Lärmpegel 

eines Ventilators bei einem bestimmten Betriebspunkt anhand von Referenzventilatoren 

beurteilen zu können. Die Schallleistung dieser Referenzventilatoren wurde aus umfassenden 

Testreihen ermittelt, die an einer großen Anzahl von Ventilatoren durchgeführt wurden. Diese 

Referenzen berücksichtigen den Ventilatortyp (zentrifugal oder axial mit unterschiedlicher 

Geometrie), den Laufraddurchmesser sowie den Bereich der Betriebsdrücke. Eine Methode 

wird von ASHRAE (American Society of Heating, Refrigerating and Air conditioning 

Engineers) vorgeschlagen, die auf Gl. 6 basiert: 

𝐿𝑤(𝑓) = 𝐾𝑤(𝑓) + 10. 𝑙𝑜𝑔10

𝑄

𝑄𝑟𝑒𝑓
+ 20. 𝑙𝑜𝑔10

∆𝑝𝑇

∆𝑝𝑟𝑒𝑓
 Gl. 9 
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Hierbei bezeichnen:  

• 𝐿𝑤(𝑓): Ventilator Schallleistungspegel im Oktavband emittiert von Einlass, Auslass 

und Gehäuse (dB) 

• 𝐾𝑤(𝑓): spezifischer Schallleistungspegel im Oktavband (dB) (siehe Tabelle unten)  

• 𝐵𝑃𝐹: Wert in dB, der zu Kw im Blattdurchgangsfrequenz-Oktavband addiert wird  

• 𝑄: Volumenstrom  

• 𝛥𝑝𝑇: Gesamtdruck des Ventilators 

• 𝛥𝑝𝑟𝑒𝑓  =  1 𝑘𝑃𝑎  

• 𝑄𝑟𝑒𝑓  =  1 𝑚3/𝑠 

 

Abbildung 12: Referenz-Schallleistungspegel [5] 

 

Andere Methoden 

Eine Vorhersagemethode basierend auf dem Konzept der akustischen Effizienz wurde 

vorgeschlagen:  

𝜂𝑎𝑐𝑜𝑢 =
𝑊𝑡

𝑃
= 10−4. 𝑅𝑒𝛼. 𝑀𝛾−3 G. 10 

Die Werte von 𝛼 und 𝛾 hängen vom Ventilatortyp, dem Durchmesser und der Drehzahl ab. Alle 

Koeffizientenwerte werden aus Testreihen abgeleitet. Diese Vorhersagemethode sollte jedoch 

nur für die grobe Schätzung des globalen Lärmpegels verwendet werden. Sobald die 

Frequenzauflösung erhöht wird, ist die Genauigkeit dieser Methode stark verschlechtert. Der 

beste Weg, den Leistungspegel vorherzusagen, bleibt der, die gleiche Methode zur 
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experimentellen Bestimmung beizubehalten. Der folgende Abschnitt befasst sich daher mit 

standardisierten Methoden zur Messung von Ventilatorlärm. 

Lärmmessung 

Da es notwendig ist, den Schallleistungspegel eines Ventilators für verschiedene 

Betriebsbedingungen zu bestimmen, ist die Implementierung von Standards zur Bestimmung 

des Spektrums eines Ventilators wesentlich. Die hier vorgestellten Methoden werden 

verwendet, um das Lärmspektrum mit einer bestimmten Voraussetzung zu bewerten. Die Norm 

ISO 13347 beschreibt die ersten drei (Hallraum, Hüllfläche, Schallintensitätsmethode), 

während die letzten beiden spezielle Normen haben (ISO 5136, ISO 10302). Diese Methoden 

berücksichtigen die vier standardisierten Kategorien der Ventilatorinstallation in Abhängigkeit 

des Vorhandenseins von Lüftungskanälen: A (weder am Einlass noch am Auslass), B (nur am 

Auslass), C (nur am Einlass) und D (sowohl am Einlass als auch am Auslass). ISO 5136 ist 

nicht relevant für die Prüfung eines Ventilators mit Installationskategorie A, da kein Kanal 

vorhanden ist. 

Hallraum 

der für die Messung verwendete Hallraum muss dem von der AMCA definierten Standard 

entsprechen. Die Bestimmung der Schallleistung des Ventilators erfolgt durch den Vergleich 

der Messung des Ventilators mit der einer Referenzquelle. Nachdem der Schalldruck an 

verschiedenen Stellen im Hallraum mit dem Ventilator und mit der Referenzquelle gemessen 

wurden, wird der Schallleistungspegel nach folgender Formel bestimmt: 

𝐿𝑊𝑉
(𝑓) = 𝐿𝑃𝑉

̅̅ ̅̅̅(𝑓) + 𝐿𝑊𝑟𝑒𝑓
(𝑓) − 𝐿𝑃𝑟𝑒𝑓

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅(𝑓) Gl. 11 

Hierbei bezeichnen (in SI-Einheiten): 

• 𝑳𝑾𝑽
: Ventilator Schllleistungspegel 

• 𝑳𝑷
̅̅ ̅  : gemittelter Schalldruckpegel in der Kammer (𝑽 für Ventilator oder 𝒓𝒆𝒇 für 

Referenzquelle) 

• 𝑳𝑾𝒓𝒆𝒇
: Schallleistungspegel der Referenzquelle 

Um den Betriebspunkt des Ventilators einzustellen, müssen Volumenstrom und 

Ventilatordruck gemäß der Norm ISO 5801 gemessen werden. 

 

Abbildung 13: Hallraum-Methode  

 

Hüllfläche 

Bei der Messung der vom Ventilator abgegebenen Schalldruckpegel unter den gleichen 

Installationsbedingungen wie bei der Hallraummethode, einschließlich eines reflektierenden 
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Bodens, kann der Schallleistungspegel in Oktav- oder Terzband nach folgender Formel 

berechnet werden: 

𝐿𝑊 = 𝐿𝑃
̅̅ ̅ + 10 𝑙𝑜𝑔10 𝑆 − 𝐾1 − 𝐾2 Gl. 12 

Hierbei bezeichnen (in SI-Einheiten): 

• 𝑳𝑷
̅̅ ̅: mittlerer Schalldruck, gemessen an der Hüllfläche 

• 𝑺: Flächeninhalt der Hüllfläche 

• 𝑲𝟏, 𝑲𝟐: Korrekturterme für Hintergrundgeräusche und Umgebungslärm 

Durch Messungen an diskreten Stellen der Hüllfläche wird der Schallleistungspegel des 

Ventilators ermittelt. Die Korrektur 𝐾1 wird berechnet, indem eine die Messung im Betrieb und 

im ausgeschalteten Zustand durchgeführt wird. 𝐾1 und 𝐾2 korrigieren Umgebungslärm und 

Eigenheiten des Prüfstandes, wobei sichergestellt wird, dass Störgeräusche nur einen 

vernachlässigbaren Einfluss auf die Messung haben und der Prüfstand selbst für die Messung 

geeignet ist.  

 

Abbildung 14: Hüllflächen-Methode 

 

Schallintensitätsmessung 

Diese Methode wird verwendet, um die vom Ventilator abgestrahlte Leistung durch Messung 

der Schallintensität durch eine Schallintensitätssonde auf einer Hüllfläche zu bestimmen. Die 

Hüllfläche ist die Oberfläche eines Volumens, das die Schallquelle (in diesem Fall – den 

Ventilator) enthält. Bei ihr kann es sich um eine Halbkugel oder ein Parallelepiped handeln. 

Die Methode ist durch die ISO 9614-1 und die ISO 9614-2 genormt.  

 

Messung im Kanal 

Diese Methode wird verwendet, um die Schallleistung des Ventilators anhand von drei 

Schalldruckmessungen zu bestimmen. Die drei Mikrofone befinden sich dabei in demselben 

Abschnitt des in ISO 5136 angegebenen Kanals. Das dem Ventilator gegenüberliegende 

Kanalende ist mit einem hochabsorbierenden Abschluss versehen, um stationäre Wellen zu 

vermeiden. Durch die Einstellung des Betriebspunkts des Ventilators werden gleichzeitig die 

Lüftungs- und Schallleistung gemessen.  
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Das Schallleistungsspektrum wird basierend auf den Schalldruckmessungen nach folgender 

Formel erhalten: 

𝐿𝑊 = 𝐿𝑃
̅̅ ̅ + 10 𝑙𝑜𝑔10 𝑆 + 𝐶 Gl. 13 

hierbei bezeichnen (mit SI Einheiten): 

• 𝑆: Fläche des Kanalquerschnitts 

• 𝐶: Korrekturterm in Abhängigkeit von Frequenz, Strömungsgeschwindigkeit und 

Mikrofonabschirmung. 

 

3.2. Kompressor 

Kompressoren (auch Verdichter genannt) werden verwendet, um den Druck in einem Fluid zu 

erhöhen. Die Bauweisen von Kompressoren sind vielfältig. Daher werden hier nur einige der 

wichtigsten Klassen beschrieben: 

• Kolbenverdichter: Bei diesen Kompressoren bewegt sich ein Kolben innerhalb eines 

Zylinders auf und ab. Dabei wird alternierend Fluid angesaugt und ausgestoßen. Der 

Einlass ist mit einem Rückschlagventil ausgestattet, sodass das angesaugte Fluid nicht 

zurückgedrückt werden kann. Das Auslassventil gewährleistet durch einen 

wohldefinierten Widerstand das Ausstoßen des passend komprimierten Fluids. 

Kompressoren sind oft mit mehreren Zylindern ausgestattet. Durch zeitlich versetzte 

Einlass- und Auslassphasen bieten sie dadurch eine konstantere Flüssigkeitsabgabe. 

• Rotationsverdichter: Kompressor mit Druckschwankung durch ein rotierendes Element 

im Gegensatz zur alternierenden Bewegung bei Kolbenkompressoren. Er besteht aus 

einem zylindrischen Stator, in dem sich ein exzentrischer Rotor dreht. Dabei werden 

Trennbauteile gegen die Wand des Stators gedrückt, die den Innenraum des Stators in 

zwei oder mehr Bereiche teilen, sodass während der Kompression des Fluids bereits 

weiteres zu komprimierendes Fluid aufgenommen werden kann.  Durch die 

Verringerung des Volumens im Zuge der Rotationsbewegung kommt es zur 

Kompression.  

• Scrollverdichter: Bei diesen Kompressortyp besteht aus zwei ineinander verkämmten 

Spiralen. Eine davon ist stationär, während die andere eine Rotationsbewegung 

vollführt, die Fluid an der Außenseite der Spirale ansaugt und auf einem spiralförmigen 

Weg in die Mitte befördert. Durch die dadurch entstehende Verminderung des 

Volumens kommt es zur Druckerhöhung. 

• Schraubenverdichter: Dieser Kompressortyp besteht aus zwei gegenläufig rotierenden 

ineinander verkämmten Schrauben. Das Fluid wird in axialer Richtung gefördert. Die 

spezielle Form der Schrauben führt dabei zu einer Verringerung des Volumens und 

somit einer Verdichtung des Fluids. verdichtet. 

Mehrere Parameter beeinflussen das vibroakustische Verhalten von Kompressoren: 

• Drehzahl: Die Drehzahl entspricht der Anzahl der vom Kompressionselement während 

einer Sekunde durchgeführten Arbeitszyklen. Die Oberschwingungen dieser Frequenz 

leisten einen Beitrag zum vibroakustischen Spektrum des Kompressors. 



 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    22/74 

• Drehmoment: In Verbindung mit der Drehung des Motors und der induzierten Reibung 

ist wird ein sekundärer Beitrag zu den vom Kompressor erzeugten Vibrationen und 

Schallpegeln geleistet.  

• Volumenstrom: Der Volumenstrom hat einen Einfluss auf die Schallemissionen des 

Kompressors, da die Intensität der periodischen Druckimpulse, die am Einlass und am 

Auslass des Kompressors entstehen, von ihm abhängig sind.  

Die Vibrationsakustik von Kältekompressoren umfasst mehrere Phänomene, die eine wichtige 

Rolle spielen und deren Ursprung entweder mit dem dynamischen Verhalten oder mit der 

internen oder externen Akustik zusammenhängt. Diese beiden Quellen wirken sich auf die mit 

dem Kompressor verbundenen unbeweglichen Elemente aus: Stützstrukturen und Kühlrohre. 

Der Kompressor als Lärmquelle 

Bei jedem Kompressortyp bestehen die Schallemissionen aus einem Linienspektrum und einem 

Breitbandspektrum, wie dies bei den meisten Maschinen der Fall ist, die periodische 

Arbeitszyklen verrichten. 

 
Abbildung 15: Typisches Spektrum eines Scroll-Kompressors  

Die Vibrationsakustik von Kältekompressoren umfasst mehrere Phänomene, die eine wichtige 

Rolle spielen und deren Ursprung entweder im dynamischen Verhalten oder mit der internen 

oder externen Akustik zusammenhängt. Beide Arten von Phänomenen wirken sich auf die mit 

dem Kompressor verbundenen unbeweglichen Elemente aus: Montagestrukturen und 

Rohrleitungen. 

Das dynamische Verhalten ist das Ergebnis innerer Kräfte. Die Hauptkräfte, die Erregungen 

verursachen, hängen mit Bewegungen der Kompressionselemente wie des Kolbens oder der 

Spiralen zusammen. Die Schwingungen des Kompressors breiten sich auf dem Gehäuse aus 

und übertragen sich auf die Einlass- und Auslassrohre. Das Vibrationsverhalten beruht auf zwei 

verschiedenen Aspekten: Der erste hängt mit der Bewegung des Kompressors selbst zusammen. 

Das zweite Phänomen hängt mit dem Auftreffen von Kühlmittel am stromabwärts gelegenen 

Teil der Kompressionskammer (vor dem Austritt aus dem Kompressor). Dieses Phänomen 

hängt eng mit der Drehzahl des Kompressors und den Schwankungen des Volumenstromes aus 

der Kompressionskammer zusammen.  
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Die interne Akustik ist direkt mit dem Kompressionsmechanismus verbunden. Die 

Schwankungen des Kühlmitteldrucks breiten sich in dem mit dem Kompressor verbundenen 

Rohrleitungen aus. Erregungen dieser Art wirken mechanisch auf die Rohrleitungen. Zur 

Modellierung der Schallemissionen können die vibroakustischen Phänomene im 

Frequenzverlauf in drei Kategorien eingeteilt werden: 

• Im niedrigen Frequenzbereich verhält sich der Kompressor aufgrund der ersten 

Harmonischen der Anregungen wie ein Resonator mit einem dipolaren akustischen 

Verhalten. 

• Im mittleren Frequenzbereich wird unter Berücksichtigung höherer 

Anregungsoberschwingungen die Schallabstrahlung durch eine Modalsynthese 

erhalten. 

• Im Hochfrequenzbereich wird ein energiebasierter Ansatz verwendet, um den 

akustischen Beitrag der Flüssigkeitszirkulation in den Rohrleitungen zu quantifizieren. 

Vibroakustisches Verhalten 

Um das Schwingungsverhalten des Kompressors isoliert zu bestimmen, müssen Effekte von 

Montageelementen und Kühlrohren eliminiert werden. Eine erste Beobachtung von Schall- und 

Schwingungsmessungen an einem einzelnen Kompressor, der mit einem Stoßhammer angeregt 

wurde, ermöglicht die Aufzeichnung des Vorhandenseins von zwei Arten von Moden 

(Abbildung 16): 

• Moden der Montageelemente („Fußmoden“), deutlich sichtbar in der 

Vibrationsmessung; 

• Gehäuse-Moden, die in den akustischen Messungen sichtbar sind 

 
Abbildung 16: Akustisches Spektrum (blau) und Vibrationsspektrum (grün) eines Kompressors  

 

Diese beiden Arten von Moden erscheinen in den mittleren Frequenzen und dann in der Form 

von Oberschwingungen regelmäßig über den Frequenzbereich.  
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Einfügen des Kompressors in seine Umgebung 

Zunächst wird der Kompressor durch Beläge an der Struktur befestigt, die sein 

Vibrationsverhalten in Anregungskräfte umwandeln, die auf die Stützstruktur wirken. Ohne den 

Prozess zur Bestimmung der Abstrahlung der Tragstruktur zu berücksichtigen, ist es wichtig, 

die Beläge als Verbindungselemente zwischen dem Kompressor und der Stützstruktur zu 

berücksichtigen. Verschiedene Methoden können verwendet werden, um die Kraft zu 

bestimmen, die vom Kompressor über die Beläge auf die Struktur übertragen wird. Dazu muss 

zuerst die Mobilität der beteiligten Komponenten charakterisiert werden. 

Die am Kompressor angeschlossenen Rohre werden durch Druckpulse des Kühlmittels in 

Vibration versetzt und tragen somit zum Gesamtpegel bei. Darüber hinaus beeinflusst die 

Geometrie der Rohre sowie die Montagebedingungen das Ergebnis, da sich daraus 

Eigenfrequenzen für die Rohre ergeben.  

Numerische Berechnung 

Die Berechnung des Lärmpegels erfolgt in drei Stufen: 

• Zunächst werden die Anregungen in Bezug auf die Eigenschaften des Kompressors 

berechnet (Stromversorgung, Drehzahl, Abmessungen, Trägheit und Masse der 

bewegten Elemente ...). Derzeit werden zwei Arten von Anregungen betrachtet: der 

Volumenstrom des Fluides am Auslass der Kompressionskammer und das 

Drehmoment, das im Schwerpunkt des in Bewegung befindlichen Elements (z. B. Welle 

für eine Drehung) aufgebracht wird. 

• Als nächstes wird eine Berechnung der vibroakustischen Antwort unter 

Berücksichtigung der beiden genannten Anregungen durchgeführt. Diese Berechnung 

wird verwendet, um die Schallabstrahlung des Gehäuses und der Rohre unter 

Berücksichtigung der Belege zu quantifizieren. 

• Schließlich wird die vibroakustische Antwort mit dem Anregungsspektrum 

multipliziert, um das akustische Verhalten des Kompressors zu erhalten. 

Da das Kompressorgehäuse ein kontrolliertes vibroakustisches Verhalten aufweist, bleibt das 

Haupthindernis für diese Modellierung die Quantifizierung der Anregungen und die 

Bestimmung ihrer Spektren. 

Messung der Lärmemissionen 

Die Messung von Luftschall, der von einem Kompressor abgestrahlt wird, kann mit den 

genannten Methoden durchgeführt werden: Hallraum, Hüllfläche und Schallintensitätssonde. 

Ein anderer Ansatz wurde entwickelt, um den abgestrahlten Lärm basierend auf 

Schwingungsmessungen zu berechnen. Dieser bietet mehrere Vorteile: 

• Reduzierte Bestimmungskosten: Einige wenige Beschleunigungsmesser sind 

ausreichend (6 oder 10) (Abbildung 17). 

• der Einfluss der Rohre auf den Kompressor kann dadurch berücksichtigt werden. 
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Abbildung 17: Anordnung von sechs bzw. zehn Beschleunigungsaufnehmern auf einem Kompressor zur 

Bewertung der Schallabstrahlung basierend auf Vibrationsverhalten 

 

 

3.3. Wärmetauscher 

Der Wärmetauscher in einer Luftwärmepumpe überträgt Wärme von der Außenluft auf ein 

Kältemittel in einem Rohrsystem. Der gebräuchlichste Wärmetauschertyp für moderne 

Wärmepumpen in Wohngebieten ist mit Rundrohr und durchgehenden Wärmetauscher-

Lamellen ausgestattet. Die Lamellen dienen dazu, die Wärmeübertragungsfläche zu 

vergrößern, und können gerade oder wellig ausgeführt sein, wobei gewellte Lamellen die 

Wärmeübertragungsfläche weiter vergrößern (Abbildung 18). 

 

Abbildung 18: Aufbau eines Wärmetauschers mit geraden und gewellten Lamellen 

 

Eine Alternative zum Rundrohrwärmetauscher ist der Flachrohrwärmetauscher. In einer Studie 

von Gustafsson et al. Wurde ein Rundrohrwärmetauscher mit zwei Arten von 

Flachrohrwärmetauschern verglichen. In Abbildung 19 ist der Rundrohrwärmetauscher mit B5 

und die Flachrohrwärmetauscher mit FFC und MPET bezeichnet. Der Schallleistungspegel der 

Flachrohrwärmetauscher, ist für den getesteten Aufbau niedriger. Der „direkte“ Effekt des 

Wärmetauschers ist jedoch sehr gering. Im normalen Luftgeschwindigkeitsbereich liegt die von 

den Wärmetauschern ausgehende Schallabstrahlung mehr als 15 dB unter dem 

Schallleistungspegel einer handelsüblichen Wärmepumpe. 

 



 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    26/74 

 

Abbildung 19: Schallleistungspegel von Rundrohrwärmetauscher B5 und zwei Flachrohrwärmetauschern 

(MPET und FFC) 

 

Wichtiger als der vom Wärmetauscher direkt abgestrahlte Schall ist der Einfluss des 

Wärmetauschers auf den vom Ventilator erzeugten Lärm. Da der Ventilator eine dominante 

Lärmquelle in einer Luftwärmepumpe ist und der Lärmpegel von ihrem Betriebszustand 

abhängt, wirkt sich der Wärmetauscher indirekt auf den Gesamtschallleistungspegel einer 

Wärmepumpe aus. Eine Möglichkeit, den Gesamtschallleistungspegel einer Wärmepumpe zu 

verringern, besteht darin, die Wärmeübertragungsfähigkeit für einen geringeren Luftstrom zu 

optimieren und damit die Schallabstrahlung des Ventilators zu verringern. Die Schätzung des 

abgestrahlten Schallleistungspegels des Ventilators nach einem von ASHRAE vorgeschlagenen 

Verfahren zeigt eine Abhängigkeit von diesen Faktoren, Gl. 14: 

𝐿𝑊 = 𝐾𝑊 + 10 𝑙𝑜𝑔 𝑉̇ + 20 𝑙𝑜𝑔 𝑃 Gl. 14 

Aus empirischen Korrelationen können Volumenstrom 𝑉̇ und Druck 𝑃 abgeleitet werden, um 

den möglichen Effekt von Änderungen der Konstruktionsparameter des Wärmetauschers wie 

Frontalfläche und Tiefe (Anzahl der Rohrreihen) zu bewerten. Gl. 14 zeigt, dass der 

Schallleistungspegel des Ventilators verringert werden kann, wenn eine Verringerung des 

Luftdurchsatzes und des Druckabfalls erreicht werden kann. Um die Heizleistung der 

Wärmepumpe nicht zu beeinträchtigen, ist es jedoch notwendig, eine hohe 

Wärmeübertragungsrate aufrecht zu erhalten. Eine vergrößerte Frontfläche bietet mehr 

Wärmeübertragungsfläche und weniger Bedarf an erzwungener Konvektion (geringerer 

Volumenstrom). Das Hinzufügen weiterer Rohrreihen würde ebenfalls mehr 

Wärmeübertragungsfläche ergeben, erhöht jedoch den luftseitigen Druckabfall. Diesen 

Maßnahmen sind jedoch durch die Abmaße der Wärmepumpe Grenzen gesetzt.  
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4. Grundlagen des Schallschutzes 

4.1. Luftschall 

Bei Luftschall handelt es sich um Schall, der durch Luft übertragen wird. Ein wesentlicher Teil 

des Lärms einer Wärmepumpe wird über Öffnungen, z. B. den Lufteinlass an der Saugseite, 

nach außen abgegeben. In diesem Abschnitt werden verschiedene passive 

Schallschutztechniken vorgestellt, die der Übertragung und Emission von Luftschall 

entgegenwirken. Am Ende des Abschnitts werden aktive Lärmschutztechniken behandelt. In 

der Praxis kann man Schallschutztechniken in drei Kategorien einteilen: Schallabsorption, 

Schalldämmung und Schalldämpfung. 

Diese drei Kategorien sind in Abbildung 20 dargestellt. Zur Reduzierung der 

Gesamtschallemission müssen alle relevanten Schallübertragungswege berücksichtigt werden. 

Schwachstellen in der Schalldämmung oder in den Einlass- / Auslasspfaden führen zu 

Schallübertragungspfaden, die die gesamte Schallemission dominieren können. 

 

 

Abbildung 20: Kategorien von Schallschutzmaßnahmen 

• Schallabsorption: Absorber, entweder in Form von porösem Material oder in Form von 

Resonatoren, entziehen dem einfallenden Schall akustische Energie. Wenn sie in ein 

Maschinengehäuse eingebaut werden, verringern sie den Schalldruckpegel im Gehäuse. 

Durch den geringeren Pegel im Gehäuse verringert sich auch, die nach außen 

abgegebene Schallleistung.  

• Schalldämmung: Die Schalldämmung verringert die Schallübertragung von der 

Innenseite eines Gehäuses über die geschlossenen Gehäuseflächen nach außen. Der 

Schall im Inneren regt das Gehäuse zur Vibration an. Die Schwingungsamplituden 

hängen dabei von mechanischen Eigenschaften der Gehäusewände ab (Masse, 

Biegesteifigkeit, innere Dämpfung, …). An der Außenseite strahlen die vibrierenden 

Oberflächen des Gehäuses Schall nach außen ab. Die Effizienz, mit der der Schall von 

einer vibrierenden Oberfläche abgestrahlt wird, wird als Abstrahlgrad bezeichnet. 

Insbesondere leichte und starre Gehäusestrukturen weisen einen hohen Abstrahlgrad 

auf. 

• Schalldämpfung: Die Schalldämpfung erfolgt meist in Einlass- oder Auslasskanälen. 

Das Arbeitsprinzip ähnelt dem von Schallabsorbern. Die Schalldämpfung entzieht dem 

Schall ebenfalls Energie, jedoch ist die Ausbreitungsrichtung in diesem Fall senkrecht 

auf die Absorberstruktur. 



 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    28/74 

 

Schallabsorption 

 

Abbildung 21: typische Materialien von porösen Absorbern 

Abbildung 22 zeigt die Übertragungswege der einer einfallenden Schallwelle durch einen 

Absorber. 

 

Abbildung 22: Übertragungswege einer einfallenden Schallwelle durch ein absorbierendes Hindernis 

Die einfallende Schallwelle mit der Schallleistung (𝑃𝑖) wird teilweise reflektiert (Pr), absorbiert 

(𝑃𝑎), in Körperschall (𝑃𝑠) umgewandelt oder auf der anderen Seite abgestrahlt (𝑃𝑡). Es folgt 

𝑃𝑖 = 𝑃𝑟 + 𝑃𝑡 + 𝑃𝑠 + 𝑃𝑎 . Gl. 15 

Der Absorptionskoeffizient 

𝛼 =
𝑃𝑎 + 𝑃𝑡 + 𝑃𝑠

𝑃𝑖
=

𝑃𝑖 − 𝑃𝑟

𝑃𝑖
= 1 − 𝜚, Gl. 16 

Charakterisiert die Wirksamkeit des Absorbers. Er wird durch das Verhältnis der absorbierten 

Schallleistung zur einfallenden Schallleistung definiert. Der Reflexionskoeffizient 

𝜚 =
𝑃𝑟

𝑃𝑖
=

𝑝𝑟
2

𝑝𝑖
2 = 1 − 𝛼 Gl. 17 

ist durch das Verhältnis der reflektierten zur einfallenden Schallleistung gegeben.  

Der Absorptionskoeffizient eines porösen Absorbers hängt von der Porosität, der Größe der 

Poren, Strömungswiderstand und der Dicke der Absorptionsschicht ab. Abbildung 23 zeigt 

repräsentative Absorptionskoeffizienten eines typischen Absorbermaterials in Abhängigkeit 

a) b) c) 
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von der Schichtdicke. Es ist zu sehen, dass hohe Absorptionskoeffizienten im hohen 

Frequenzbereich bereits bei geringer Dicke erzielt werden. Um auch im niedrigen 

Frequenzbereich hohe Absorptionskoeffizienten zu erzielen sind jedoch sehr dicke Absorber 

notwendig. Die mögliche Dicke der Absorber ist meist aufgrund räumlicher Gegebenheiten 

beschränkt.  

 

Abbildung 23: Absorptionskoeffizient in Abhängigkeit der Dicke des Absorbers 

Alternativ zu porösen Absorbern ist die Verwendung von Resonatoren eine Möglichkeit. Dies 

sind Einbauten, die im relevanten Frequenzbereich einen Resonanzeffekt aufweisen. In einem 

Frequenzbereich um die Resonanzfrequenz entziehen sie dem einfallenden Schall in hohem 

Maß Energie und weisen dadurch in diesem Frequenzbereich einen hohen Absorptionsgrad auf. 

Beispiele für Resonatoren sind Plattenabsorber oder Helmholtz-Absorber. 

Schalldämpfer 

Viele Maschinen benötigen Belüftungsöffnungen im Gehäuse. Dies kann zur Kühlung, zum 

Einlass von Frisch- und zum Auslass von Abluft oder wie bei Luft-Wärmepumpen für die 

Nutzung von Luft als Energieträger dienen. Der Einsatz von Schalldämpfern ist eine 

Maßnahme, um die Lärmemissionen von Lufteinlässen und -auslässen zu verringern. In diesem 

Abschnitt werden die Grundprinzipien ihrer Funktionsweise erläutert. Abbildung 24 zeigt 

schematische Zeichnungen typischer Schalldämpferkonfigurationen mit porösem 

Absorbermaterial. 

 

Abbildung 24: a) Querschnitt eines mit Absorber ausgekleideten Kanals. b) Grundelement eines Kulissen-

Schalldämpfers; c) Kombination von Grundelementen zu einem Kulissenschalldämpfer. 
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Für eine grobe Abschätzung der Schalldämpfung, insbesondere bei Bauformen mit 

Auskleidungen aus porösem Absorbermaterial, kann die empirische Gleichung nach Piening 

[6] angewendet werden, um die resultierende Absorberwirkung abzuschätzen: 

𝐷 = 1.5 𝛼
𝑈

𝐴
𝐿 Gl. 18 

Die Schalldämpfung 𝐷 ergibt sich aus dem mit Absorbermaterial ausgekleideten Umfang 𝑈, 

der freien Kanalfläche 𝐴, der Länge des Schalldämpfers 𝐿 und dem Absorptionskoeffizienten 

𝛼 (Abbildung 24 a). Bei einer Verwendung eines Kulissenschalldämpfers (Abbildung 24 b) mit 

einem mit Absorbermaterial ausgekleideten Umfang 𝐻 und der Luftspaltbreite 𝑠 kann die 

Schalldämpfung so berechnet werden: 

𝐷 = 1.5 𝛼
𝑈

𝑠
𝐿 Gl. 19 

Der Absorptionskoeffizient 𝛼 hängt dabei vom Absorbermaterial und der Dicke des Absorbers 

ab.  

 

Schalltransmission und -dämmung 

Die Schalltransmission beschreibt den Transport von Schall durch ein trennendes Bauteil. In 

unserem Fall beschreibt es den Transport von Schall von der Innenseite der Wärmepumpe durch 

die Gehäusewände nach außen. Sie ist einerseits davon abhängig, wie leicht das Gehäuse durch 

Schallwellen an der Innenseite zur Vibration angeregt werden kann, und andererseits vom 

Abstrahlgrad an der Außenseite. 

 

 

Abbildung 25: Idealisiertes Modell der Schalltransmission durch ein einschaliges Bauteil. 

 

Ein vereinfachtes Modell der Schalltransmission ist in Abbildung 25 dargestellt [7]. Die 

betrachtete Trennwand wird dabei als dünn, homogen, eben und unendlich ausgedehnt 

angenommen. Die Trennwand ist durch ihre Flächenmasse 𝑚 in 𝑘𝑔/𝑚2 gekennzeichnet. Im 

Allgemeinen können unterschiedliche Fluide auf beiden Seiten der Trennwand sein. Sie werden 

durch ihre spezifischen akustischen Impedanzen 𝜌1𝑐1 und 𝜌2𝑐2 spezifiziert. Das 

Impedanzverhältnis wird als 𝑟 = 𝜌1𝑐1/𝜌2𝑐2 definiert. Der Transmissionskoeffizient 𝜏 ist als 
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das Verhältnis zwischen übertragener und einfallender Schallleistung definiert. Im speziellen 

Fall des normalen Schalleinfalls ist er gleich dem Transmissionsgrad. Dieser ist gegeben durch:  

𝜏 =
4𝑟

(1 + 𝑟)2 + (𝜔𝑚/(𝜌2𝑐2))
 Gl. 20 

Hierbei bezeichnet der dimensionslose Parameter 𝜔𝑚/(𝜌2𝑐2)  ein Maß für das Verhältnis der 

mechanischen Impedanz pro Flächeneinheit der Trennwand zur akustischen Impedanz des 

Fluids bei der Anregung der Trennwand [7]. Der Logarithmus des Kehrwerts des 

Transmissionsgrads wird als Schalldämmmaß (engl. Transmission Loss) bezeichnet: 

𝑅 = 𝑇𝐿 = 10 log10 (
1

𝜏
)  Gl. 21 

Handelt es sich bei beiden Fluiden um Luft, so wird das Verhältnis 𝑟 gleich 1. Im Allgemeinen 

ist der Parameter 𝜔𝑚/(𝜌2𝑐2)  viel größer als 1, so dass der Transmissionsgrad durch folgende 

Näherung berechnet werden kann:  

𝜏 = (
2𝜌0𝑐0

𝜔𝑚
)

2

 Gl. 22 

Die Schalltransmission hängt also von Frequenz und Flächenmasse ab [7]. Mit den 

angenommenen Standardwerten für Luft (𝜌0, 𝑐0) kann das Schalldämmmaß daher bei 

Frequenzen oberhalb der Inzidenzfrequenz folgendermaßen berechnet werden: 

𝑅(0) = 𝑇𝐿(0) = 20 log10(𝑓𝑚) − 42 𝑑𝐵 Gl. 23 

Hierbei wird durch 𝑇𝐿(0) Das Schalldämmmaß bei senkrechtem Schalleinfall und mit 𝑓 die 

Frequenz in 𝐻𝑧 bezeichnet. Diese Gleichung ist die Formulierung des Massegesetzes bei 

normalem (senkrechtem) Schalleinfall [4]. Im Versuchsaufbau wird zumeist ein möglichst 

diffuses Schallfeld erzeugt, bei dem der Schalleinfall nicht senkrecht sondern zufällig verteilt 

angenommen wird. Abbildung 26 zeigt, wie sich dieser Unterschied auf das Schalldämmmaß 

auswirkt. 
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Abbildung 26: Schalldämmmaß unterhalb der Koinzidenzfrequenz [4]. 

Neben der Masse als dominierendem Faktor hängt die Schalltransmission auch von den 

Randbedingungen, der Biegesteifigkeit und inneren Verlusten ab. Abbildung 27 zeigt die drei 

typischen Frequenzbereiche für die Schalltransmission durch ein endliches plattenförmiges 

Bauteil. 

 

 

Abbildung 27: Schalltransmissionsbereiche einer endlichen Platte [8] 

Im niedrigen Frequenzbereich wird die Schalltransmission von deutlich voneinander 

abgetrennten Biegewellen-Moden der Platte dominiert. Die Frequenzen dieser Moden hängen 

von den Abmessungen der Platte, ihrer Biegesteifigkeit, ihrer Masse pro Flächeneinheit und 

den Randbedingungen entlang der Kanten der Platte ab. Die Schwingungsamplituden hängen 

von der inneren Dämpfung ab.  

Im mittleren Frequenzbereich sind die Moden nicht mehr klar voneinander zu trennen. Die 

Transmissionscharakteristik in diesem Bereich wird weitgehend von der Flächenmasse 

bestimmt und folgt dem Massengesetz. In diesem Frequenzbereich spielen weder die 

Biegesteifigkeit noch die innere Dämpfung eine signifikante Rolle. 
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Im hohen Frequenzbereich führt der Koinzidenzeffekt zu einem Einbruch des 

Schalldämmmaßes. Dieser Effekt tritt auf, wenn die auf die Gehäusewand projizierte 

Wellenlänge des Luftschalls mit der Wellenlänge der Biegewelle in der Platte übereinstimmt. 

Die Projektionsrichtung ist dabei normal auf die Ausbreitungsrichtung der Luftschall-Welle. In 

diesem Fall, werden die Biegewellen der Gehäusewand stark durch Schallwellen im Inneren 

angeregt. Die Koinzidenzfrequenz ist vom Einfallswinkel abhängig. Sind die Einfallswinkel 

gleichverteilt (diffuses Schallfeld) so kommt es zu einem breiten Koinzidenzfrequenzbereich. 

Die Frequenzen, bei denen akustische Koinzidenzeffekte auftreten, hängen weitgehend von der 

Biegewellenlänge ab. Die Biegewellenlänge hängt von der Masse pro Flächeneinheit und der 

Biegesteifigkeit der Gehäusewand ab. Bei dünnem Stahlblech tritt der Koinzidenzeffekt erst 

bei sehr hohen Frequenzen auf und kann daher unproblematisch sein. Bei biegesteiferen 

Leichtbaustrukturen wie Sandwichelementen kann der Koinzidenzeffekt jedoch bereits im 

mittleren Frequenzbereich auftreten, was zu lärmtechnischen Problemen führen kann. Durch 

Hinzufügen einer strukturellen Dämpfung kann die Tiefe des Einbruchs des Schalldämmmaßes 

jedoch verringert werden. 

 

Techniken der aktiven Störschallunterdrückung 

Im niedrigen Frequenzbereich sind die Möglichkeiten für passiven Schallschutz begrenzt. 

Gemäß dem im obigen Abschnitt erwähnten Massengesetz nimmt das Schalldämmmaß der 

Gehäusewand bei sinkender Frequenz ab. Poröse Absorber benötigen eine Dicke von etwa 

einem Viertel der Wellenlänge, um wirksam zu sein [9]. Akustische Resonatoren, z.B. 

Helmholtz-Resonatoren wirken vor allem in einem Frequenzband um ihre Resonanzfrequenz 

[10]. Aufgrund der großen Wellenlänge bei niedrigen Frequenzen sind passive 

Lärmschutzkonzepte in der Luft oft schwierig umzusetzen. 

Ein alternativer Ansatz ist die aktive Störschallunterdrückung (Active Noise Control – ANC). 

Es gibt diesbezüglich verschiedene Konzepte für verschiedene Anwendungen. Eine Übersicht 

über die wichtigsten ANC-Konzepte ist in [11] und [12] zu finden. Gegenwärtig werden ANC 

Techniken hauptsächlich in der Automobilindustrie verwendet, um tonalen Lärm von 

Verbrennungsmotoren und in jüngerer Zeit auch Breitband-Straßenlärm zu unterdrücken. 

Darüber hinaus werden ANC Techniken auch in der Luft- und Raumfahrt eingesetzt. Obwohl 

sie bislang kaum relevant in diesem Bereich sind, könnten im Zuge einer Verbreiterung des 

Anwendungsbereiches ANC-Techniken zur Störschallunterdrückung bei Wärmepumpen in 

Zukunft bedeutsam werden. 

 

4.2. Körperschall 

Die Bedeutung von Schallabstrahlung durch vibrierende Oberflächen ist von großer praktischer 

Bedeutung [7]. Das Produktdesign eines Maschinengehäuses muss daher abgesehen von der 

optischen Attraktivität die Vibrationseigenschaften der eingesetzten Komponenten 

berücksichtigen. Innerhalb des Gehäuses werden Vibrationen durch Komponenten wie den 

Kompressor oder den Ventilator erzeugt. Es sind abgesehen vom Luftschall auch 

Übertragungswege wie Flüssigkeitsleitungen oder Verbindungselemente für die akustische 

Anregung des Wärmepumpengehäuses verantwortlich (Abbildung 28). Darüber hinaus wird 

Körperschall über die Lagerelemente der Wärmepumpe auf den Boden am Installationsort 
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übertragen. Vibrationen des Bodens und angeschlossener Bauteile können dadurch infolge des 

Betriebs der Wärmepumpe Lärm abstrahlen. 

 

Abbildung 28: schematische Darstellung der Übertragung von Körperschall in einer Wärmepumpe 

 

In den folgenden Abschnitten werden verschiedene Methoden präsentiert, die zur Abminderung 

von Körperschall angewendet werden können. 

Körperschallsisolierung 

Die Körperschallisolierung ist die dynamische Entkopplung zweier verbundener Systeme. Sie 

wird normalerweise durch Platzieren eines elastischen Elements (Isolators) im 

Übertragungsweg erreicht [13]. In der Praxis treten vor allem zwei Anwendungsfälle auf: 

• Akustische Trennung einer vibrierenden Maschine von ihrem Installationsort 

• Akustische Trennung einer empfindlichen Komponente von einer vibrierenden 

Umgebung 

Bei niedrigen Frequenzen kann die Körperschallisolierung unter Verwendung einfacher 

Modelle in Betracht gezogen werden. Diese Art der Modellierung hat einige Vorteile, weist 

jedoch Mängel im hohen Frequenzbereich auf. Alternative Modellierungsansätze ermöglichen 

es, auch die Hochfrequenzdynamik im System zu berücksichtigen. 

Unter der Annahme einer Vibrationsquelle an einem einfachen Isolator, der an einer als völlig 

starr angenommenen Basis montiert ist, kann das System als SDOF-System (Single Degree Of 

Freedom) modelliert werden. In diesem einfachen Fall kann die Qualität des Isolators als 

Verhältnis der auf die Basis übertragenen Kraft zur von der Quelle erzeugten Kraft ausgedrückt 

werden. Dieses Kraftübertragungsverhältnis 𝑇 (force transmissibility) sollte für eine gute 

Isolation so niedrig wie möglich sein. 

𝑇 =
|𝑎𝑢𝑓 𝑑𝑖𝑒 𝐸𝑚𝑝𝑓𝑎𝑛𝑔𝑠𝑠𝑡𝑟𝑢𝑘𝑡𝑢𝑟 ü𝑏𝑒𝑟𝑡𝑟𝑎𝑔𝑒𝑛𝑒 𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡|

|𝑣𝑜𝑛 𝑑𝑒𝑟 𝑄𝑢𝑒𝑙𝑙𝑒 𝑎𝑢𝑠𝑔𝑒ü𝑏𝑡𝑒 𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡|
 

 

Gl. 24 

Die Annahme der völlig starren Montage ist jedoch nicht immer gerechtfertigt. Ist die 

Wärmepumpe auf einer leichten flexiblen Struktur montiert, so sind die 
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Schwingungseigenschaften dieser Struktur von Bedeutung und müssen bei der Einschätzung 

der Wirksamkeit des Körperschallisolators berücksichtigt werden. 

In Fällen, in denen die Tragstruktur nicht mehr als starr betrachtet werden kann, liefert ein 

einfaches Übertragbarkeitsmodell daher keine genaue Vorhersage der Wirksamkeit des 

Isolators. Ein alternativer Modellierungsansatz ist erforderlich [13]. Dabei werden die Punkt- 

und Übertragungsantworten der Systemkomponente als komplexe Punkt- und 

Übertragungsmobilitäten ausgedrückt. Die Wirksamkeit der isolierenden Komponente 𝐸 

(effectiveness) kann anhand des Verhältnisses der Geschwindigkeit der Tragstruktur bei starrer 

Verbindung zur Quelle zur Geschwindigkeit der Tragstruktur bei Einsatz des Isolators 

beschrieben werden. Ein hoher Wert steht hierbei für einen hochwertigen Isolator. 

𝐸 =
|𝐺𝑒𝑠𝑐ℎ𝑤. 𝑑. 𝐸𝑚𝑝𝑓𝑎𝑛𝑔𝑠𝑠𝑡𝑟𝑢𝑘𝑡𝑢𝑟 𝑏𝑒𝑖 𝑠𝑡𝑎𝑟𝑟𝑒𝑟 𝑉𝑒𝑟𝑏𝑖𝑛𝑑𝑢𝑛𝑔|

|𝐺𝑒𝑠𝑐ℎ𝑤. 𝑑. 𝐸𝑚𝑝𝑓𝑎𝑛𝑔𝑠𝑠𝑡𝑟𝑢𝑘𝑡𝑢𝑟 𝑏𝑒𝑖 𝑉𝑒𝑟𝑏𝑖𝑛𝑑𝑢𝑛𝑔 𝑚𝑖𝑡 𝐼𝑠𝑜𝑙𝑎𝑡𝑜𝑟|
 Gl. 25 

Es ist zu beachten, dass das Übertragungs-Kräfteverhältnis und die Wirksamkeit eines 

Körperschallisolators nicht direkt vergleichbar sind. Der Vergleich der beiden Größen liefert 

jedoch eine nützliche Referenz für den Einfluss des Resonanzverhaltens der Tragstruktur auf 

die Wirkung der Körperschallisolation. 

Für die Bewertung des resultierenden Vibrationspegels, der an der Tragstruktur erzeugt wird, 

ist es wichtig, die Anregungseigenschaften der Quelle (Frequenzgang der von der Quelle 

erzeugten periodischen Kräfte) und das strukturelle Verhalten der Tragstruktur zu kennen. 

Zur Analyse betrachtet man zwei Strukturen, die an ihrer Grenzfläche durch starre und 

elastische Verbindungen gekoppelt sind (Abbildung 29). Dabei wird die eine Struktur als aktive 

Komponente (Vibrationsquelle) und die andere als passive Komponente (Tragstruktur) 

betrachtet. 

 

Abbildung 29: schematische Darstellung der Übertragung von Körperschall in einer Wärmepumpe 

Die Schwingungen einer mechanischen Quelle (z. B. eines Kompressors), werden durch die 

Anzahl und Art der Koppelungen (Abbildung 29), mit der Tragstruktur beeinflusst. Die an 

jedem Verbindungspunkt eingebrachte Vibrationsleistung ist das Produkt der Anregungskraft 

und der induzierten Vibrationsgeschwindigkeit bzw. des Drehmoments und der 

Winkelgeschwindigkeit im Fall von Torsionsschwingungen. Es ergeben sich dabei sechs 

Freiheitsgrade: drei für räumliche Auslenkung und drei für Rotation. Wie erwähnt, hängt die 

an einem Punkt eingebrachte Vibrationsleistung von der Kopplung wischen Quelle und 

Tragstruktur ab. Daher ist grundsätzlich an jedem Verbindungspunkt eine Admittanzmatrix 

(6 × 6) zu ermitteln. Infolge der Möglichkeit der Kraftübertragung zwischen den 

Kopplungspunkten ist eine isolierte Betrachtung der Kopplungspunkte nicht möglich. Bei 𝑁 

Kontaktpunkten ergibt sich daher eine (6𝑁 × 6𝑁) Matrix. Diese aufzustellen ist in der Praxis 
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sehr aufwendig, weil dafür eine große Anzahl von Messungen erforderlich ist. Aus diesem 

Grund ist es gängige Praxis, vereinfachte Modelle anzuwenden. Gängige Verfahren umfassen 

die Betrachtung der Quelle auf einer elastischen Halterung zur Annäherung an ISO 9611 oder 

die Verwendung äquivalenter Kräfte für das in der Norm ISO 21955 entwickelte und 

nachstehend beschriebene Verfahren. Es ist von Fall zu Fall erforderlich die dabei getroffenen 

Vereinfachungen zu beurteilen und den damit verbundenen Fehler abzuschätzen.  

Aus theoretischen Überlegungen kann geschlossen werden, dass eine Komponente durch 

Messung zweier unabhängiger Größen charakterisiert werden kann: 

• eine dynamische Größe, die ihre Fähigkeit zur Erzeugung einer Anregung 

charakterisiert 

• statische Größen für die Komponente und die Tragstruktur 

Diese Größen werden im Modell am Kopplungspunkt zwischen Komponente und Tragstruktur 

verwendet. Die Techniken zur Bestimmung der Quelleneigenschaften und der 

Vibrationsübertragungswege können in zwei Kategorien unterteilt werden: 

• Direkte Methoden: die benötigte Größe wird gemessen oder berechnet 

• Indirekte Methoden bei denen die benötigte Größe aus der Kenntnis anderer Größen 

bestimmt wird 

Im Folgenden wird beispielhaft der Körperschall eines Kompressors untersucht. Dabei wird die 

Block-Sensor-Methode verwendet, um einen Scroll-Kompressor an verschiedenen 

Betriebspunkten zu charakterisieren. Der Kompressor wird über seine vier Montagepunkte 

entweder starr, durch Schrauben oder weich über elastische Gummilager mit einer Tragstruktur 

verbunden. Es ist eine indirekte Methode, bei der ein massiver Stahlblock als Tragstruktur 

verwendet wird, um die intrinsischen Größen zur Charakterisierung der Quelle zu bestimmen. 

(Abbildung 30). 

 

Abbildung 30: Versuchsaufbau zur Bestimmung der Körperschallcharakteristik eines Kompressors 
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Diese Methode erlaubt es, die Impedanz des Bauteils und die vom Kompressor erzeugten 

blockierten Kräfte (Abbildung 31) zu bestimmen. Die blockierten Kräfte sind dabei die Kräfte, 

die das Bauteil auf eine als völlig starr angenommenes Tragstruktur ausüben würde. 

 

 

 

Abbildung 31: Impedanz der Komponente in drei Raum-Richtungen, b) blockierte Kräfte in drei Raum-

Richtungen 

Diese Methode kann verwendet werden um verschiedene Montagearten zu vergleichen 

(Abbildung 32). 

 

Abbildung 32: Frequenzgang der blockierten Kräfte mit und ohne Vibrationsisolatoren 

 

Strömungslärm 

Die Methode zur Charakterisierung des durch die Flüssigkeit übertragenen Lärms ist identisch 

mit der für den Körperschall. Die Charakterisierung einer Quelle von Druckpulsen erfolgt durch 

Identifikation der gepulsten Durchflussrate und der hydraulischen Impedanz. Ein 

Hauptunterschied besteht darin, dass die hydraulische Impedanzkomponente vom statischen 

Druck und der Durchflussrate abhängen kann.  
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Modellierung und Entwurf von passiven Vibrationsisolations-Systemen 

In Abbildung 33 sind vier Vibrationsisolationsmodelle schematisch dargestellt. In (a) wird ein 

Modell mit einer Quelle, die von einer als starr angenommenen Tragstruktur über ein Masse-

Feder-Dämpfer-System getragen wird dargestellt. In (b) wird ein Modell mit einer Quelle, die 

von einer als starr angenommenen Tragstruktur über zwei Masse-Feder-Dämpfer-Systeme mit 

dem Wärmepumpengehäuse als Masse dazwischen getragen wird dargestellt. In (c) wird ein 

Modell mit einer Quelle, die von einer flexiblen, plattenförmigen Tragstruktur über ein Masse-

Feder-Dämpfer System getragen wird dargestellt. In (d) wird ein Modell mit einer Quelle, die 

von einer flexiblen plattenförmigen Tragstruktur über zwei Masse-Feder-Dämpfersysteme mit 

dem Wärmepumpengehäuse als Masse dazwischen getragen wird dargestellt. 

 

Abbildung 33: Schematische Darstellung von vier Vibrationsisolations-Systemen 

In Fall (a) kann die Wirkung des Isolators anhand des Kraftübertragungsverhältnis [13] 

beschrieben werden. Diese ist gegeben durch: 

𝑇 =
1 + 𝑗𝜂

1 − 𝛺2 + 𝑗𝜂
 

 

Gl. 26 

hierbei bezeichnet 𝛺 = 𝜔/𝜔𝑛 das Verhältnis zwischen Antriebsfrequenz 𝜔 und 

Eigenfrequenz 𝜔𝑛 = √𝑘/𝑚 während 𝜂 den Verlustfaktor infolge der Dämpfung bezeichnet.  

Im Fall (b) wird angenommen, dass das Gehäuse nicht völlig starr an der Tragstruktur montiert 

werden kann. In diesem Fall ist das Kraftübertragungsverhältnis gegeben durch:  

𝑇 =
(1 + 𝑗𝜂)2

𝑠(1 − 𝑠)𝜇𝛺4 − (1 + 𝑗𝜂)(1 + (1 − 𝑠)𝜇)𝛺2 + (1 + 𝑗𝜂)2
 Gl. 27 
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Hierbei bezeichnet 𝑠 = 1/(1 + 𝑘𝑠/𝑘𝑚) die kombinierte Steifigkeit, die sich aus der seriellen 

Anordnung der internen Lagerung 𝑘𝑠 und der Verbindung zur Tragstruktur 𝑘𝑚 ergibt, dividiert 

durch das Verhältnis 𝜇 = 𝑚𝑐/𝑚𝑠 zwischen Gehäusemasse 𝑚𝑐 und Quellenmasse 𝑚𝑠. Bei der 

Berechnung der Eigenfrequenz 𝜔𝑛 wird hier 𝑚𝑐 = 0 angenommen.  

Bei allen Modellen wird eine hysteretische Dämpfung angenommen, so dass die Impedanz des 

Masse-Feder-Dämpfer-Systems durch 𝑍 = 𝑘(1 + 𝑗𝜂)/(𝑗𝜔) gegeben ist. Es ist zu beachten, 

dass Modell (b) in Gl. 27 dahingehend vereinfacht ist, dass in beiden Masse-Feder-Dämpfer-

Systemen der gleiche Dämpfungsverlustfaktor angenommen wird. 

Abbildung 34 zeigt beispielhaft das Kraftübertragungsverhältnis ein- bzw. zweistufigen 

Vibrationsisolationssystems über dem Frequenzverhältnis Ω = 𝜔/𝜔𝑛. Bei einem 

Frequenzverhältnis von weit unter 1 ist die Größe des Kraftübertragungsverhältnis gleich 1, 

was bedeutet, dass alle Schwingungskräfte in diesem Frequenzbereich direkt auf die Basis 

übertragen werden. Um die normalisierte Frequenz von 1, bei der Resonanzfrequenz des 

Systems ist das Kraftübertragungsverhältnis größer als 1, was bedeutet, dass es bei der 

Übertragung von Vibrationen zur Tragstruktur zu einer Verstärkung kommt.  

Bei Frequenzen über dem √2 fachen der Eigenfrequenz fällt das Kraftübertragungsverhältnis 

unter 1 und nimmt im Allgemeinen mit zunehmender Frequenz kontinuierlich ab. Dies 

bedeutet, dass die Vibrationsisolation die Übertragung von der Quelle zur Basis verringert. Das 

Ausmaß der Verstärkung im Frequenzbereich um die Eigenfrequenz Systems kann durch 

zusätzliche Dämpfung des Isolators verringert werden.  

Das in Abbildung 33 (b) dargestellte zweistufige Isolationssystem erzeugt ein System mit zwei 

Freiheitsgraden, das zwei Hauptresonanzspitzen im Kraftübertragungsverhältnis aufweist. Der 

Vorteil eines solchen Systems besteht darin, dass oberhalb der zweiten Eigenfrequenz des 

Systems das Kraftübertragungsverhältnis doppelt so schnell abnimmt wie bei einer einstufigen 

Isolierung. In der Praxis werden zweistufige Isolationssysteme häufig implementiert, indem 

eine Maschine mit Isolatoren auf einer elastisch gelagerten Betonplatte oder einem schweren 

und starren Stahlrahmen montiert wird.  

 

Abbildung 34: Kraftübertragungsverhältnis von einem einstufigen Dämpfungssystem (a) und einem zweistufigen 

Dämpfungssystem (b) 
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Typische elastische Isolatoren bestehen aus Gummiblöcken oder Schraubenfedern. Ab einer 

bestimmten Frequenz weisen diese Isolationselemente interne strukturelle Resonanzen auf, die 

die Wirksamkeit des Isolationssystems bei höheren Frequenzen mindern können. Den 

Auswirkungen interner Moden der Isolatoren wird in den vereinfachten Modellen in Gl. 26 und 

Gl. 27 nicht Rechnung getragen. Oft reicht es nicht aus, die Quellenschwingung und das 

Schwingungsisolationsverhalten nur in der vertikalen Achse zu berücksichtigen. Komplexe 

Maschinen können Schwingungskräfte mit unterschiedlichen Phasenbeziehungen in 

unterschiedliche Richtungen erzeugen. Für eine detailliertere Vorhersage der Übertragbarkeit 

kann es erforderlich sein, diese Effekte zu berücksichtigen. 

Eine weitere entscheidende Vereinfachung in den Modellen (a) und (b) besteht darin, dass 

davon ausgegangen wird, dass der Isolator an einer starren Basis mit unendlicher Impedanz 

montiert ist. In praktischen Anwendungen ist dies möglicherweise keine gerechtfertigte 

Annahme. Resonanzen der Grundstruktur können die Wirksamkeit des Isolationssystems 

beeinflussen. Insbesondere wenn Maschinen wie Wärmepumpen auf leichten, flexiblen 

Stahlrahmen montiert sind, kann es erforderlich sein, die Dynamik der Grundstruktur im 

Vorhersagemodell zu berücksichtigen. 

Um das Verhalten der Tragstruktur zu berücksichtigen, muss ihre Beweglichkeit berücksichtigt 

werden [10], [9]. Bei diesem Ansatz wird das Verhalten von Quelle, Isolator und Tragstruktur 

berücksichtigt. Die Wirksamkeit des Isolators für die Modelle (c) und (d) ist dann gegeben 

durch 

𝐸𝐼 = |1 +
𝑌𝐼

𝑌𝑆 + 𝑌𝑅
| Gl. 28 

Wobei 𝑌𝐼 die Übertragungsbeweglichkeit des Isolators, 𝑌𝑆 die Beweglichkeit der Quelle und 𝑌𝑅 

die Beweglichkeit der Tragstruktur ist.  

Die Beweglichkeit der Quelle und des Empfängers sowie die Übertragungsbeweglichkeit des 

Montagesystems werden passend gewählt. Betrachtet man das Gehäuse als eine einfache 

Masse, so ist die Übertragungsbeweglichkeit des Isolators in Modell (c) gegeben durch 

𝑌𝐼(𝑐) = 𝑍𝐼
−1 = (

𝑘𝐼(1 + 𝑗𝜂𝐼)

𝑗𝜔
)

−1

 Gl. 29 

hierbei bezeichnen 𝑘𝐼 Steifigkeit und 𝜂𝐼 den Verlustfaktor des Montagesystems. In Modell (d) 

ist die Übertragungsbeweglichkeit gegeben durch: 

𝑌𝐼(𝑑) = (
𝑍𝑠𝑍𝑚

𝑍𝑐 + 𝑍𝑠 + 𝑍𝑚
)

−1

 Gl. 30 

wobei 𝑍𝑠 die Impedanz des Montagesystems des Isolators, und 𝑍𝑚 die Impedanz der 

Befestigung des Gehäuses bezeichnen.  Diese Impedanzen können analog zu Gl. 29 ermittelt 

werden.  

Abbildung 35 zeigt den Kehrwert der Wirksamkeit eines einstufigen Isolationssystems auf einer 

flexiblen Tragstruktur. Das Beispiel zeigt, dass die strukturellen Resonanzen eines flexiblen 

Fundaments die Leistung des Isolationssystems im Vergleich zu einem System mit einem als 

starr angenommenen Fundament (unendliche Impedanz) erheblich beeinflussen können. 
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Abbildung 35: Vergleich eines einfachen einstufigen Isolationssystems auf einem flexiblen Fundament 

(durchgezogene Linie) und einem Isolationssystems auf einem als starr angenommenen Fundament (gestrichelte 

Linie). 

 

Techniken der aktiven Körperschallunterdrückung 

Aktive Körperschallunterdrückung hat das Potential, die Wirksamkeit von 

Schwingungsisolation im Vergleich zu ausschließlich passiven Systemen, zu erhöhen. Eine 

Vielzahl von Konzepten finden sich dazu in der Literatur [14], [15]. In Bezug auf die 

Quellencharakteristik können die Konzepte in zwei allgemeine Fälle unterteilt werden: 

• Quellen mit stochastischer und breitbandiger Anregung 

• Quellen mit deterministischer Anregung 

Wenn die Quelle eine stochastische und breitbandige Anregung erzeugt, ist keine Periodizität 

erkennbar. In diesen Fällen stützen sich aktive Unterdrückungssysteme auf Feedback-

Steuerungsstrategien. Dabei wird in Abhängigkeit eines Sensorsignals eine veränderliche Kraft 

durch einen Aktuator an einem bestimmten Punkt eingebracht, um dort die Schwingungen zu 

reduzieren.  

Im Fall einer deterministischen Anregung, liegt zumeist Periodizität und somit eine 

Periodenlänge vor, diese kann beispielsweise anhand der Drehzahl einer Maschine ermittelt 

werden. Dadurch werden Feedforward-Strategien möglich. Dabei wird das periodische 

Referenzsignal ermittelt. Mithilfe von diesem Referenzsignal kann wiederum eine 

Schwingungsreduktion durch einen Aktuator erzielt werden. Häufig werden Feedforward- und 

Feedback-Strategien kombiniert, um ein verbessertes Ergebnis zu erreichen. 

Der Hauptvorteil eines aktiven Systems besteht darin, dass es sich an Änderungen in der 

Antriebsfrequenz anpassen kann. Das kann bei Wärmepumpen dann ein Vorteil sein, wenn 

unterschiedliche Betriebsarten mit unterschiedlichen Drehzahlen von Kompressor oder 

Ventilator einher gehen. Darüber hinaus kann ein aktives System ein geringeres Gewicht 

aufweisen als manche passiven Systeme. 

Es gibt mehrere Konzepte für aktive Körperschallunterdrückung. In der Praxis erfordert die 

Auswahl eines optimalen Steuerungskonzepts detaillierte Studien über die Eigenschaften von 
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Quelle und Empfänger. Während es derzeit einige aktive Montagesysteme für 

Automobilanwendungen gibt, scheint es für Wärmepumpen keine handelsüblichen aktiven 

Körperschallunterdrückungssysteme zu geben. 

 

5. Konzepte für Minderung von Komponentenlärm  

 

 

Abbildung 36: Blockdiagramm zur Veranschaulichung der primären und sekundären Lärmquellen und ihren 

Interaktionen und Schalltransmissionspfaden 

 

5.1. Kompressor 

Das Schallemissionsspektrum von Kompressoren wird von tonalen Komponenten dominiert. 

Der Lärm kann entweder vom Kompressorgehäuse abgestrahlt werden oder als Körperschall 

auf das Wärmepumpengehäuse übertragen werden. Das so angeregte Gehäuse strahlt dann 

wiederum den Lärm in die Umgebung ab. 

Passive Maßnahmen 

Einige Untersuchungen wurden zum Luftschall eines kleinen Kolbenkompressors und zur 

passiven Behandlung zur Reduzierung seines abgestrahlten Schallleistungspegels durchgeführt. 

Der Kompressor, vom Typ R407C, hat eine zylindrische Bauform mit einer Länge von ungefähr 

200 mm und einen Durchmesser von 120 mm. Seine Leistung beträgt 1.600 W. Für diesen 

Kompressor gibt es keinen standardmäßigen Schallschutzmantel. 

Das Ziel der Studie war es, die Wirkung von verschiedenen Ummantelungen zu testen. Dabei 

wurden Strategien des Einsatzes von absorbierendem Material und dem Anbringen von externer 

Masse getestet. Die Referenz stellt eine Holzkiste dar, die auf dem Boden liegt und vollständig 

vom Kompressor (oder den Kanälen) getrennt ist. Diese Referenz weist eine höhere 
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Schallschutzwirkung auf als die getesteten Varianten, stellt jedoch keine realistische 

Konfiguration dar. 

 

 

Abbildung 37: Kompressor 

Die getesteten Abdeckungen bestehen entweder aus absorbierendem Material oder aus einem 

Verbund, der aus einer äußeren Massenschicht (EPDM oder gleichwertig für 5 oder 10 kg/m²) 

und einer inneren akustischen Schicht (viskoelastischer Schaum, Filz, PU-Schaum, FireSeal, 

Polyester-Daunen) besteht. 

Der Kompressor wird auf dem Boden eines Hallraums installiert, in dem sein 

Schallleistungspegel gemäß ISO 3741 bestimmt wird. Die Dämmwirkung der Ummantelung 

wird als Einfügedämpfung berechnet, indem die Schallleistungspegel, die sich im Hallraum mit 

und ohne Ummantelung einstellen, verglichen werden.  

 

Abbildung 38: Installation des Kompressors im Hallraum 
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Die Holzkiste wird am Boden angebracht. Sie hat keinen Kontakt zu den Verbindungsrohren 

des Kompressors. Die Innenseiten sind mit Schaum und EPDM (10kg/m²) ausgekleidet.  

 

 

 

Abbildung 39: Entkoppelte Holzkiste um den Kompressor 

 

Das Ergebnis zeigt, dass der Schallleistungspegel ohne Kontakt um 12 dB und 15 dB (A) 

reduziert werden kann.  

 

 

Abbildung 40: Schallleistungspegel des Kompressors mit und ohne Holzkiste 
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Abbildung 41: Einfügedämpfung der Holzkiste 

Die anderen Varianten verwenden verschiedene Arten von Schaum und 5 oder 10 kg/m² äußere 

Dämpfungsschicht. Die Ergebnisse liegen bei diesen Varianten meist nahe beieinander. Bei 

diesen Varianten ist überdies zu beachten, dass die Ergebnisse stark von der Qualität der 

Ausführung abhängen. 

 

 

Abbildung 42: Ummantelung mit Schaum (links) und mit Schaum und EPDM (rechts) 

Die Verwendung einer einzelnen Schaum-Schicht gegenüber einer Variante aus Schaum und 

EPDM führt zu sehr unterschiedlichen Ergebnissen. Die äußere Schicht reduziert die Strahlung 

im Oktavband um 1000 Hz, verstärkt jedoch den Schall in den Bändern um 125 und 250 Hz. 

Die Gesamtwirkung ist bei der Anordnung mit EPDM besser. Dies muss jedoch bei einem 

anderen zu dämpfenden Spektrum nicht gegeben sein. 
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Abbildung 43: Schallleistungspegel des Kompressors ohne Schaum, mit Schaum und mit Schaum und EPDM 

 

Es werden hier nicht die Ergebnisse aller Varianten dargestellt, da sie qualitativ 

übereinstimmen. Die Abweichungen bewegen sich im Bereich ± 3 dB bei den einzelnen 

Oktavbändern und ± 2 dB bei den Einzahlwerten. Aufgrund der nicht wiederholbaren Qualität 

der Ausführung ist es schwierig, aus den Ergebnissen belastbare Schlüsse über die Auswirkung 

der Dicke des absorbierenden Materials oder der Masse des EPDM zu ziehen. Im Durchschnitt 

ergeben die aus dem bloßen Lärm des Kompressors berechneten Einfügeverluste Ergebnisse 

zwischen 5 und 8 dB(A) für Lösungen mit Schaum- und Schaum/EPDM-Ummantelungen. Nur 

Lösungen, die auf einer vom Kompressor entkoppelten Holzkiste basieren, ermöglichen einen 

Einfügeverlust von 13 bis 15 dB(A).  
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Abbildung 44: Einfügeverluste für Schaum- oder Schaum/EPDM-Ummantelungen 

 

Aktive Körperschallunterdrückung 

Das Anregungsspektrum eines Kompressors wird von diskreten tonalen Komponenten 

dominiert, die eine Feedforward-Strategie von aktiver Körperschallunterdrückung erfordern. 

Die Anwendung, die dem Problem der Wärmepumpen und ihrer Kompressoren am nächsten 

kommt, ist die der aktiven Motorlager in Automobilanwendungen. Aktive Motorlager sind noch 

keine handelsüblichen Standardsysteme. Die Schwierigkeit bei der Übernahme von Konzepten 

aus vorhandenen aktiven Motorlagern aus einer Automobilanwendung besteht in dem 

Unterschied in Gewicht und Abmessungen zwischen einem Verbrennungsmotor und einem 

Kompressor für die meisten Wärmepumpenanwendungen. Die Prinzipien der aktiven 

Körperschallunterdrückung sind in der akademischen Literatur gut dokumentiert. Für die 

meisten Anwendungen sind diese Techniken jedoch noch nicht Stand der Technik. 

 

5.2. Ventilator 

Abhängig vom Typ des Ventilators kann das Spektrum der Lärmemissionen breitbandig sein 

oder mehr oder weniger dominierende tonale Komponenten aufweisen. Der Lärm wird 

hauptsächlich durch direkte Schallabstrahlung vom Luftauslass der Wärmepumpe abgegeben. 

Übertragung von Körperschall vom Ventilator zum Gehäuse ist möglich. Diese ist in den 

meisten Fällen jedoch von untergeordneter Bedeutung. 

Ventilatorlärm 

Die Lärmreduzierung, die besonders für Hochgeschwindigkeitsventilatoren relevant ist, 

erfordert Methoden, die aus der Beschreibung der Mechanismen in Abschnitt 3.1 abgeleitet 
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sind. Da die Lärmentwicklung auf eine Wechselwirkung zwischen dem ankommenden, 

ungleichmäßigen Strömungsfeld und dem Laufrad zurückzuführen ist, ist es ratsam, das 

Einlassströmungsfeld so homogen wie möglich zu halten, indem ein Abstand von mindestens 

3 bis 4 Kanaldurchmessern zwischen dem Ventilator und Einlasshindernissen wie Streben, 

Biegungen, Dämpfern und starken Änderungen des Kanalquerschnitts eingehalten wird.  

Ebenso sollten Hindernisse nach dem Auslass von Axialventilatoren nicht zu nahe am Laufrad 

sein. Eine praktische Richtlinie besteht darin, einen Abstand von mindestens einer 

Rotorblattsehne zwischen dem Laufrad und nachgeschalteten Hindernissen wie 

Auslassleitschaufeln oder Motorstreben einzuhalten. Die Anzahl der Flügel oder Streben ist 

auch ein wichtiger Parameter für die Lärmreduzierung, insbesondere wenn kein ausreichender 

Abstand zwischen dem Laufrad und den nachgeschalteten Hindernissen eingehalten werden 

kann. 

Der Lärm von Radialventilatoren ist hauptsächlich auf die Wechselwirkung zwischen Nachlauf 

der Schaufeln und der Volute tongue (siehe Abbildung 45) zurückzuführen. Verschiedene 

Mittel wurden erfolgreich eingesetzt, um diese Wechselwirkung zu verringern, beispielsweise 

durch Erhöhen des Abstands. Der empfohlene Mindestabstand für die Lärmreduzierung von 

Radialventilatoren beträgt 10 bis 12% des Laufraddurchmessers. Ein derartiger Abstand 

verringert die Ventilatorleistung nicht wesentlich. 

 

Abbildung 45: Darstellung des Laufrades und der Spirale eines Radialventilators 

Reduktion des breitbandigen Lärms sowohl von Axial- und Radialventilatoren ist komplexer 

als die des tonalen Lärms. Viele Techniken dazu sind bei Guedel [16] zu finden. 

Passive Maßnahmen  

In [17] erwähnt Carolus einige passive Methoden zur Beeinflussung der Ventilatorakustik. In 

Abschnitt 6 beschreibt er, dass die Drehzahl einen starken Einfluss auf die Schallleistung hat. 

In der Praxis müssen Ventilatoren ihren aerodynamischen Betriebspunkt erreichen, für den sie 

dimensioniert sind, um mit maximaler Effizienz zu arbeiten. Wenn die Drehzahl verringert 

wird, müssen daher die dimensionslosen Parameter 𝜑 und 𝜓 entsprechend höhere Werte 

aufweisen. Letzteres führt zu einem höheren Spannungsniveau für das Rad (z. B. eine hohe 

Anzahl von Schaufeln oder stark verzerrten Schaufeln) und kann Lärmmechanismen 

verursachen, die als "self-noise" bezeichnet werden [17]. Es wurden bereits viele 

Untersuchungen zum Einfluss der Schaufelkontur durchgeführt, z. von F. Czwielong et al. [18]. 

Er untersuchte das Zusammenspiel verschiedener Schaufelformen (Abbildung 46) in 
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Kombination mit einem Wärmetauscher. Bei seinen Untersuchungen stellte er fest, dass der 

rückwärts gekrümmte Ventilator in Kombination mit dem Wärmetauscher die größte Änderung 

der Spektren im Vergleich zu anderen aufweist. 

 

Abbildung 46: Laufrad mit radialen (a), vorwärts gekrümmten (b) und rückwärts gekrümmten (c) Schaufeln 

Carolus [17] erwähnt auch, dass im Falle einer gestörten dreidimensionalen Strömung nicht nur 

die Schaufelgeometrie für das akustische Verhalten verantwortlich ist. Wichtiger ist der 

Phasenunterschied zwischen der Schaufelkontur und der Strömungsstörung auf der Saugseite. 

Ventilatorhersteller verwenden auch passive Maßnahmen, die nicht auf einer Änderung der 

Geometrie beruhen. Abbildung 47 zeigt einen Axialventilator in Kombination mit einem 

Diffusor. Die Verwendung eines Diffusors minimiert die Austrittsverluste, verbessert den 

Wirkungsgrad und reduziert Lärm. 

 

Abbildung 47: Axialventilator mit Diffusor am Auslass [19] 

Wie in Abbildung 48 gezeigt, hat ebm-papst ein Lufteinlassgitter zur Lärmreduzierung 

konstruiert [20]. Das „FlowGrid“ wird verwendet, um die Turbulenzen zu reduzieren und 

Störungen im Ventilatorzufluss weiter zu reduzieren. 
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Abbildung 48: Einlassgitter für axiale (a) und radiale (b) Ventilatoren [20] 

Das „FlowGrid“ reduziert Lärm, der durch die Störungen im Ventilatoreinlass erzeugt wird. 

Wie in Abbildung 49 dargestellt, reduziert das Lufteinlassgitter nicht nur die tonalen 

Komponenten, sondern auch den Schalldruckpegel über das gesamte Spektrum. 

 

Abbildung 49: Spektren des Schalldruckpegels mit und ohne FlowGrid [20] 

 

Aktiver Schallschutz 

Maßnahmen des aktiven Schallschutzes stehen bei Ventilatoren von Wärmepumpen vor 

besonderen Herausforderungen. Eine davon kommt daher, dass bei 

Wärmepumpenanwendungen der Ventilator in die Gehäusewand anstatt in einen Lüftungskanal 

eingebaut ist. Dadurch ergibt sich eine komplexere akustische Situation als in einem 

Lüftungskanal. Um diese zu analysieren, reichen einfache SISO-ANC-Systeme (Single Input 

Single Output), wie sie in Kanälen verwendet werden können, nicht aus. Für diese Art von 

Anwendung ist ein Mehrkanal-ANC-System mit mehreren Eingängen und mehreren 

Ausgängen (MIMO) und mit mehreren Lautsprechern und Mikrofonsensoren erforderlich. 

Solche Systeme sind von hoher Komplexität und hohen Kosten geprägt. Die Komplexität der 

Schallabstrahlungseigenschaften des Ventilators kann durch die Installation von Diffusoren 

verringert werden. 
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Ein zusätzliches Problem besteht darin, dass sich bei Außenanwendungen das akustische 

Verhalten des Systems aufgrund von sich ändernden Bedingungen (z.B. 

Temperaturschwankungen) nicht konstant ist. Die meisten adaptiven Algorithmen können 

kleinere Abweichungen kompensieren. Für die Anwendung von aktivem Schallschutz auf 

Ventilatoren von Wärmepumpen können jedoch spezielle Steueralgorithmen erforderlich sein. 

Verschiedene Ventilatorhersteller haben Konzepte für kompakte Feed-Forward-Systeme 

entwickelt. Abbildung 50 zeigt ein System von ebm-Papst mit aktiver Schallunterdrückung, die 

auf beiden Seiten des Ventilators wirkt. Als Controller-Hardware wurde ein S-Cube 

Development Kit der Silentium Ltd. verwendet [21]. 

 

Abbildung 50: kompaktes System zum aktiven Schallschutz an einem Ventilator  

Ein weiterer Ansatz ist das patentierte System von Rotosub AB [22] Rotosub® R-ANC-System 

(US20070230720, EP1752016B1) [23], [24], [25]. In diesem integrierten Konzept des aktiven 

Schallschutzes sind keine zusätzlichen Lautsprecher erforderlich. Stattdessen werden die 

Schaufeln des Ventilators selbst als kontrollierte Quelle verwendet. Ein Steuerungssystem 

ermöglicht die dynamische Variation des Anstellwinkel. Ziel dieses Systems ist es, tonale 

Komponenten des Lärmspektrums des Ventilators zu reduzieren. Abbildung 51 zeigt den 

Aufbau des Rotosub®-Systems und seine Funktionalität. Die Technologie steht zur 

Lizenzierung zur Verfügung, es scheinen jedoch keine Produkte mit dieser Technologie auf 

dem Markt verfügbar zu sein. Es ist auch unklar, ob diese Technologie auf den Typ und die 

Größe von Ventilatoren angewendet werden kann, die typischerweise in Wärmepumpen 

verwendet werden. 
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a)  b) 

 

 

 

 beidseitige aktiver Schallschutz mit zwei 

Lautsprechern 

 

 

 beidseitiger aktiver Schallschutz mit dem 

Rotosub® System 

Abbildung 51: a) Rotosub® System (Quelle: Noctua webpage [26]); b) Darstellung des Rotosub® Systems 

(Quelle: Rotosub Webpage [22])  

Auf weitere Entwicklungen weisen die Patentdokumente der Asia Vital Components Co., Ltd. 

hin ((DE2014003524U1) [27], (US20150296295A1) [28]). Diese beschreiben ein System, bei 

dem ein Schwingspulenaktuator an der Ventilatorachse verwendet wird, um Anti-Schall zu 

erzeugen. Ob ein solches System im Handel oder als Prototyp erhältlich ist, ist jedoch weder 

aus den Patentdokumenten noch auf der Webseite des Unternehmens ersichtlich. 

Zusammenfassend ist zu sagen, dass aktiver Schallschutz für Ventilatoren ein Forschungsthema 

ist. Momentan sind keine kommerziellen Lösungen vorhanden, die ohne Weiteres in 

Wärmepumpen eingesetzt werden können. Der vielversprechendste Ansatz für zukünftige 

Entwicklungen scheint eine Kombination klassischer Techniken zum aktiven Schallschutz mit 

passiven Maßnahmen zu sein. 

 

6. Lärmemissionspfade und Konzepte des Schallschutzes 

Abbildung 52 zeigt die drei wichtigsten Möglichkeiten, wie die Schallemission von 

Wärmepumpen erfolgen kann: direkte Schallemissionen durch den Lufteinlass und -auslass, 

Schallabstrahlung vom Gehäuse und Anregung von Körperschall durch Montagepunkte des 

Wärmepumpengehäuses. Letzteres wird auf die Tragstruktur (z. B. eine Dach- oder 

Wandstruktur) übertragen und kann Schallabstrahlung abseits der Wärmepumpe verursachen. 

In den vorherigen Abschnitten wurden verschiedene Methoden zur Lärmminderung vorgestellt, 

die direkt an der Quelle ansetzen oder durch Unterbrechen der Übertragungswege in der Nähe 

der Quelle funktionieren. In diesem Abschnitt werden Maßnahmen behandelt, die in der Nähe 

der Emissionspunkte um das Wärmepumpengehäuse getroffen werden können. 
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Abbildung 52: Blockdiagramm zur Darstellung der wichtigsten Emissionspfade für Luft- und Körperschall einer 

Wärmepumpe 

6.1.  Emissionen durch Lüftungseinlass und -auslass 

 

Insbesondere der Lärm von Split-Geräten kann durch den Einlass- oder Auslasskanal in die 

Umgebung übertragen werden. In Abschnitt 4.1 werden verschiedene Methoden beschrieben, 

wie die durch die Wärmepumpe verursachte Schallübertragung in den Kanälen gemindert 

werden kann. 

Passive Maßnahmen 

Um den emittierten Schall an den Ein- und Auslässen der Kanäle zu reduzieren, können 

mehrere passive Maßnahmen getroffen werden. Typische Maßnahmen sind akustische Einlass- 

und Auslassschalldämpfer. Die Schallabstrahlung von den Kanaloberflächen kann durch eine 

zusätzliche Abdeckung durch Absorptionsmaterial an der Außenfläche oder durch Verwendung 

doppelwandiger Kanäle verringert werden. Manche Wärmepumpen der neuesten Generation, 

werden bereits mit passiven Maßnahmen geliefert. Der Wärmepumpenhersteller Bosch 

verwendet beispielsweise Schalldiffusoren, um die Schallemissionen an den Auslässen der 

Außengeräte der Wärmepumpe zu reduzieren [29]. 
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Abbildung 53: Bosch Compress 7400i AW mit Schalldiffusor am Auslass [29] 

Aktive Maßnahmen 

Die meisten Abluft- und Lüftungssysteme bestehen aus speziell entwickelten Schalldämpfern 

und Absorbern, um die Lärmemission zu reduzieren. Wie in Abschnitt 4.1 erläutert, umfassen 

herkömmliche Schalldämpfer normalerweise poröse Absorber und / oder akustische 

Resonatoren. Für Anwendungen mit Gewichtsbeschränkungen und mit begrenztem 

Installationsraum können Ansätze des aktiven Schallschutzes (active noise control – ANC) eine 

Alternative sein. Einige allgemeine Merkmale von ANC sind in Abschnitt 4.1 beschrieben. 

Unterhalb der sogenannten Grenzfrequenz von Kanalmoden höherer Ordnung, die von der 

Geometrie des Kanalquerschnitts abhängt, kann das Schallfeld in Einlass- und Auslasskanälen 

als ebene Wellen mit konstantem Druck über den Kanalquerschnitt beschrieben werden. 

Unterhalb der Grenzfrequenz können ANC-Systeme für Lüftungskanäle als relativ einfache 

SISO- Systeme (single input - single output) implementiert werden. Ähnlich wie in 

Abschnitt 4.1 beschrieben, kann ANC für Kanalanwendungen in Feedforward- und Feedback-

Ansätze unterteilt werden. 

Feedforward Systeme für Einlass- und Auslasskanäle erfordern einen Fehler- und 

Referenzsensor (physisch oder virtuell), einen Steuerwandler und eine Steuerung. Abbildung 

54 zeigt den grundlegenden Aufbau eines Feedforward-ANC-Systems in einem Kanal. Ein 

Referenzsensor (Mikrofon) wird verwendet, um eine Schallwelle stromaufwärts vom Standort 

eines Steuerlautsprechers zu erfassen. Dieses Referenzsignal wird über eine 

Übertragungsfunktion gefiltert und über den Steuerlautsprecher so wiedergegeben, dass das 

sich die beiden Schallfelder gegenseitig so weit wie möglich aufheben. Ein weiterer Sensor 

stromabwärts erfasst das verbleibende Schallfeld und ermöglicht eine Adaption und 

Optimierung der Maßnahmen. 
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Abbildung 54: Schematische Darstellung eines Feed-Forward Systems zum aktiven Schallschutz 

Feedback-Systeme für Einlass- und Auslasskanäle bestehen üblicherweise aus einem 

Mikrofon-Lautsprecher-Paar, das über einen Regelkreis gekoppelt ist. Ein Beispiel für eine 

erfolgreiche Implementierung sind Active Resonator Silencer Cassettes (ASCs) zur Steuerung 

von Niederfrequenzrauschen [30]. Ein ASC besteht aus einem in einem luftdichten Gehäuse 

montierten Lautsprecher und einem Mikrofon in der Nähe der Lautsprechermembran sowie 

einer analogen elektronischen Steuerschaltung mit variabler Verstärkung. Abbildung 55 a) zeigt 

die Grundkomponenten eines klassischen Feedback-ASC-Systems. Ein passives ASC-System 

ist im Wesentlichen ein Masse-Feder-Dämpfersystem. Die Lautsprechermembran ist die Masse 

und die Membransuspension bilden zusammen mit dem im Gehäuse integrierten Luftvolumen 

die Feder. Die Viskoelastizität in der Membransuspension und andere Effekte führen zu einer 

gewissen Dämpfung des Resonanzsystems [30]. Abbildung 55 b) zeigt, dass der 

Absorptionskoeffizient des passiven ASC (ohne aktive Ansteuerung) einen scharfen Peak bei 

125 Hz aufweist, was der Resonanzfrequenz des Feder-Masse-Dämpfersystems des 

Lautsprechers entspricht. In diesem Fall wird der Lautsprecher nur durch den eingehenden 

Schall bewegt. Beim Schließen der Rückkopplungsschleife ist die Absorption des ASC-

Systems um die Lautsprecherresonanzfrequenz viel stärker und breitbandiger. 

 

 

 

Abbildung 55: a) 3d Modell eines Feedback-ASC-Systems b) Absorptionskoeffizient eines porösen Absorbers 

und Schallreduktion eines ASC (aktiv/passiv) [30] 

 

Zusätzlich zeigt Abbildung 55 auch die Absorptionseigenschaften eines porösen Absorbers, der 

bei niedrigen Frequenzen nicht wirksam ist. Durch Kombination von ASCs mit porösen 
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Absorbern können jedoch Schalldämpfersysteme mit Wirksamkeit in einem breiten 

Frequenzbereich entwickelt werden. 

Eine schematische Zeichnung eines typischen Feedback-ANC-Systems ist in Abbildung 56 

dargestellt. Ein Mikrofon misst das Schalldrucksignal. Dieses wird an eine analoge 

Steuereinheit übertragen, die die Bewegung der Membran eines Lautsprechers steuert. Der dem 

Lautsprecher gegenüberliegende passive Absorber reduziert die Reflexion an der Kanalwand 

und gleicht unerwünschte Effekte bei höheren Frequenzen aus [31], [32]. 

 

Abbildung 56: Schematische Darstellung eines Feedback Systems zum aktiven Schallschutz 

6.2.  Emissionen durch das Gehäuse 

Schallemissionen durch das Gehäuse entstehen durch Schallabstrahlung von den vibrierenden 

Gehäuseoberflächen. Das Gehäuse kann über Schallquellen innerhalb der Wärmepumpe (z. B. 

durch direkte Schallemissionen des Kompressors) oder durch strukturelle Erregung (z. B. über 

Körperschallübertragung vom Kompressor zum Gehäuse) angeregt werden. In diesem 

Abschnitt werden verschiedene Möglichkeiten zur Reduzierung der Lärmemission durch das 

Gehäuse vorgestellt. Darüber hinaus werden Messungen mit Laser-Doppler-Vibrometer und 

Intensitätssonde präsentiert, um Vibrationen und Schallabstrahlung durch das Gehäuse einer 

Wärmepumpe zu veranschaulichen. 

Schalldämmung 

Um eine gute Schalldämmung zu erreichen, müssen verschiedene Designaspekte berücksichtigt 

werden. Wie bereits in Abschnitt 4.1 erwähnt, müssen für eine gute Luftschalldämmung die 

Masse pro Flächeneinheit und der interne Verlustfaktor hoch sein. Dementsprechend muss 

beim Design des Gehäuses ein Kompromiss zwischen den Schalldämmeigenschaften und dem 

Gewicht (einschließlich struktureller Dämpfungsmaßnahmen) des Gehäuses gefunden werden. 

Was vor allem vermieden werden sollte, ist der Fall, dass eine tonale Komponente des 

Wärmepumpenlärms mit einer strukturellen Resonanz einer der Gehäusefrontplatten in ihrer 

Frequenz übereinstimmt. In diesem Fall können lokale Massen oder Versteifungselemente dazu 

beitragen, die Anregungs- und Resonanzfrequenzen zu beeinflussen. Eine andere Möglichkeit, 

die Luftschallübertragung von der Wärmepumpe nach außen zu verringern, ist die 

Verringerung der Schalldruckpegel im Wärmepumpengehäuse. Zu diesem Zweck können 

verschiedene Methoden angewendet werden. In Abschnitt 4.1 werden Maßnahmen zur 

Schallabsorption erwähnt, die im Wärmepumpengehäuse installiert werden können. 



 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    57/74 

Nachrüstungsmaßnahmen 

Aufgrund lokaler Lärmschutzbestimmungen können Maßnahmen erforderlich sein, um 

Lärmbelästigungen in dicht besiedelten städtischen Gebieten zu vermeiden. Wenn die an den 

Wärmepumpen standardmäßig angewendeten Lärmschutzmaßnahmen nicht ausreichen, 

müssen möglicherweise Nachrüstungsmaßnahmen ergriffen werden. 

Typische Nachrüstungsmaßnahmen sind zusätzliche akustische Einhausungen. Praktische 

Beispiele für solche Gehäuse sind in Abbildung 57 dargestellt. Ziel des akustischen Gehäuses 

ist es, die Schallemissionen zu reduzieren und gleichzeitig einen möglichst geringen 

zusätzlichen Strömungswiderstand für den Ventilator zu erzeugen. Diese nachträglich 

installierten Gehäuse bieten eine zusätzliche Schalldämmung in Kombination mit einer 

Absorptionsauskleidung im Inneren des Gehäuses. Durch Auswahl der Einlass- und 

Auslassgeometrie und -orientierung kann auch die Richtwirkung der Schallemission beeinflusst 

werden, sodass empfindliche Immissionspunkte geschützt werden können. 

 

Abbildung 57: akustische Einhausungen - Keller Engineering GmbH, Österreich (a und b) [33]; Schallbox 

dB(A), Deutschland (c und d) [34] 

6.3. Messung von Vibration und Schallabstrahlung des Gehäuses 

In diesem Abschnitt werden Schallintensitäts und Laser-Doppler-Vibrometrie Messungen in 

einer Klimakammer des Austrian Institute of Technology dokumentiert und die Ergebnisse 

diskutiert. Die Messungen wurden an der Wärmepumpe RRT1 durchgeführt. 

Messmethode 

Es wurden Messungen mit einer Schallintensitätssonde in Anlehnung an 

ÖNORM EN ISO 9614-1 durchgeführt. Bei dieser Methode wird an der Oberfläche eines 

fiktiven, die Schallquelle einhüllenden, Körpers an diskreten Punkten die Schallintensität mit 

einer Schallintensitätssonde gemessen. Dazu wird an zwei Stellen in einem wohldefinierten 

Abstand der Schalldruck gemessen. Aus der Druckdifferenz und dem bekannten Abstand kann 

softwaregestützt die Schallintensität berechnet werden. Der Abstand zwischen den beiden 

Schalldruckmessungen bestimmt den Frequenzbereich in dem die Messung aussagekräftig ist. 

Jede Messung repräsentiert dabei ein Oberflächensegment der Messfläche. Durch die Kenntnis 

der Flächeninhalte der Segmente und der Schallintensität, die innerhalb eines Segments als 

konstant angenommen wird, kann die Schallleistung der Quelle berechnet werden.  

Bei der Laser-Doppler-Vibrometrie wird die Vibration einer Fläche analysiert indem ein 

Punktraster auf der Fläche definiert wird. Für jeden Punkt des Rasters wird in weiterer Folge 

mit einem Laser die Vibration analysiert. Dies geschieht indem ein Laserstrahl auf den Punkt 
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gerichtet und der reflektierte Strahl mit einem Referenzstrahl in Interferenz gebracht wird. Aus 

dem Interferenzmuster kann die die Information über die Vibration in dem Punkt gewonnen 

werden. Mit softwaregestützten Methoden kann aus der Information über die Vibration der 

einzelnen Punkte ein Modell für die gesamte abgetastete Fläche erstellt werden. 

Ablauf 

Für die Messung der Schallintensität wurde die Wärmepumpe in einer Klimakammer des 

Labors installiert und in Betrieb genommen. Bei dieser Messung wird die Wärmepumpe als 

quaderförmig angenommen. Als umhüllender fiktiver Körper wird ebenso ein Quader definiert, 

dessen Oberflächen parallel zu den Flächen der Wärmepumpe sind und von diesen eine 

Entfernung von 10 cm aufweisen. Als Flächensegmente werden 10x10 cm große Quadrate 

verwendet (siehe Abbildung 58). Die ÖNORM EN ISO 9614-1 sieht einen Abstand von 

mindestens 0,5 m zwischen Quelle und Messfläche vor. Dieser Abstand wird bei dieser 

Messung aufgrund begrenzter räumlicher Begebenheiten unterschritten. Die beiden Mikrofone 

der Schallintensitätssonde hatten einen Abstand von 50 mm. Damit ergibt sich ein 

Frequenzbereich von 50 Hz – 2.500 Hz.  

 

 

Abbildung 58: Wärmepumpe mit Messraster zur Schallintensitätsmessung 

Für die Messung mit dem Laser-Doppler-Vibrometer wurde die Wärmepumpe in derselben 

Klimakammer betrieben. Es werden für jede Fläche der Wärmepumpe ein Punktraster definiert. 

Hierbei ergeben sich von den fünf Quaderseiten (die Unterseite kann bei diesem Messaufbau 

nicht untersucht werden) vier Seiten an denen eine Messung möglich ist. Die fünfte Seite der 

RRT1 hat nicht ausreichend plane Struktur, auf der ein Punktraster definierbar wäre. Der 

Messaufbau für die Vorderseite ist in Abbildung 59 zu sehen. 
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Abbildung 59: LDV-Messaufbau: links – Lasermesskopf, mitte – (umgeben des akustischen Doms des AIT) die 

Wärmepumpe 

 

Ergebnis 

Der durch die Intensitätsmessung ermittelte gesamt Schallleistungspegel beträgt 71.8 dB. Zu 

diesem Wert ist anzumerken, dass er aus Ergebnissen für den Frequenzbereich von 63 Hz bis 

2.500 Hz zustande kommt. Im 50 Hz Band liefert das Verfahren keine brauchbaren Werte, was 

vermutlich auf die Messungen in der Luftströmung des Ventilators zurückzuführen ist. Über 

Terzbänder im Frequenzbereich über 2.500 Hz kann aufgrund des 50 mm Abstandshalters 

keine Aussage getroffen werden. Dazu wäre eine Messung mit geringerem Abstand 

erforderlich. Die hohen Ergebnisse für die Schallintensität im Bereich des Ventilators sind auch 

deutlich in Abbildung 60 zu sehen. 

 

 



 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    60/74 

 

Abbildung 60: Darstellung der einzelnen Messungen des Messrasters. Die Seiten der Wärmepumpe sind 

dargestellt: Vorderseite (links),Rückseite (rechts), Oberseite (mitte), schmale Seitenflachen (oben/unten) 

Die Ergebnisse der LDV-Messung sind in Abbildung 61 dargestellt. Zu sehen sind dabei die 

gemittelten Vibrationsamplituden an den Seitenflächen der Wärmepumpe. An der fünften 

Seitenfläche können keine LDV-Messungen durchgeführt werden, da sie gänzlich von einem 

Blechgitter eingenommen wird, und es keine geeignete plane Fläche für die Messung gibt.  

 

Abbildung 61: Darstellung der gemittelten Vibrationsamplituden am Wärmepumpengehäuse. 
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Interpretation 

Die Intensitätsmessungen liefern für die Schallleistung einen etwa 2 dB höheren Einzahlwert 

als die Messungen im Hallraum nach ÖNORM EN ISO 3741 (siehe Deliverable 4.1). Dies kann 

daran liegen, dass Messungen im Bereich des Ventilators durchgeführt wurden. In diesem 

Bereich ist grundsätzlich mit nennenswerten Luftgeschwindigkeiten zu rechnen. In der 

ÖNORM EN ISO 9614-1 ist diesbezüglich als Richtwert eine Geschwindigkeit von 2 m/s 

angegeben, welche nicht überschritten werden sollte, um überhöhte Messergebnisse zu 

vermeiden.  

Die Vibrationsamplituden, die bei der LDV Messung festgestellt wurden, sind weniger stark 

im Bereich des Ventilators zu beobachten und stärker im Bereich des Kompressors, welcher in 

der Vorderansicht rechts neben dem Bereich von Ventilator und Wärmetauscher untergebracht 

ist. Das legt die Vermutung nahe, dass die Vibrationen der Blech-Einhausung der Wärmepumpe 

vor allem vom Kompressor angeregt werden.  

 

6.4.  Körperschallemissionen 

Wie in Abschnitt 4.2 diskutiert, übertragen Wärmepumpen Körperschall auf die Tragstruktur, 

an der sie montiert sind. Wenn die Wärmepumpe auf einem Dach oder an einer Wand installiert 

wird, kann dies zu Lärm in angrenzenden Räumen führen. Um geeignete Maßnahmen zur 

Vibrationsisolation auszuwählen, ist es notwendig, eine Charakterisierung der 

Vibrationseigenschaften  der Komponenten und der der Empfangsstrukturen durchzuführen. 

Diese können die für die Optimierung des vibroakustischen Verhaltens nicht unabhängig 

voneinander berücksichtigt werden, sondern stellen sich gegenseitig beeinflussende 

Komponenten eines schwingfähigen Systems dar. Dieser Abschnitt befasst sich mit den 

Möglichkeiten, die Umgebung vor den Vibrationen einer Wärmepumpe zu schützen. 

Passive Maßnahmen 

Die Grundlagen der Vibrationsisolation werden in Abschnitt 4.2 erläutert. Passive Maßnahmen  

sind in industriellen Anwendungen weit verbreitet und werden bereits häufig in Wärmepumpen 

verwendet, um den Kompressor vom Gehäuse der Wärmepumpe oder das Gehäuse von seiner 

Tragstruktur zu isolieren. In den meisten Fällen bestehen diese Isolatoren aus Gummi oder 

anderen elastischen Materialien oder Schraubenfedern. 

Wie in Abschnitt 4.2 erläutert, ist es bei der Auswahl der Isolatoren wichtig, die statischen und 

dynamischen Belastungen durch die Quelle und den relevanten Frequenzbereich zu kennen. 

Die Isolatoren müssen so ausgewählt werden, dass sie den statischen und dynamischen 

Belastungen auch unter Berücksichtigung der resultierende Resonanzfrequenz des Masse-

Feder-Systems standhalten. Wenn die Tragstruktur, auf der die Quelle montiert ist, nicht als 

starr betrachtet werden kann (z. B. in Fällen, in denen Wärmepumpen auf einer leichten 

und/oder in sich schwingfähigen Struktur montiert sind), ist es auch wichtig, 

Wechselwirkungen zwischen der Quelle, den Isolatoren und der Tragstruktur zu 

berücksichtigen. Eine Diskussion zur Modellierung und Auslegung von Isolationssystemen ist 

in Abschnitt 4.2 zu finden. 
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Adaptive und aktive Montagemöglichkeiten 

Die meisten verfügbaren aktiven Vibrationsisolationssysteme, sind darauf ausgelegt, 

empfindliche Maschinenteile vor den Vibrationen der Tragstruktur zu schützen. Für diese 

Anwendungen stehen verschiedene aktive Montagesysteme zur Verfügung 

(z. B. Tischplattformen, Steckbretter, Geräteplattformen). 

Die Anwendung, die dem Einsatz bei Wärmepumpen und ihren Kompressoren am nächsten 

kommt, ist die der aktiven Motorlager in Automobilanwendungen. Aktive Motorlager sind noch 

keine Standardsysteme, sondern meist speziell für eine bestimmte Anwendung konzipiert [35], 

[36]. Möglicherweise können Konzepte bestehender aktiver Motorlager aus einer 

Automobilanwendung für andere Anwendungen übernommen werden, bei denen das Gewicht 

und die Abmessungen der vibrierenden Komponente denen eines üblichen  

Verbrennungsmotors ähnlich sind. Ein weiteres Anwendungsgebiet aktiver Motorlager ist der 

Einsatz in Dieselmotoren für Schiffe [37]. Auch hier sind die Lösungen in der Regel auf die 

jeweilige Anwendung zugeschnitten, was aufgrund der hohen Gesamtkosten der Maschine 

möglich ist. 

Zusammenfassend lässt sich sagen, dass das Prinzip der aktiven Vibrationsisolation in der 

Fachliteratur gut dokumentiert ist, sich die Anwendung jedoch auf Speziallösungen beschränkt. 

Derzeit scheint es keine Standardlösung zu geben, die ohne Weiteres bei Wärmepumpen 

angewendet werden könnte.  

Rohre und Befestigungen 

Es ist wichtig, Körperschallübertragung zwischen Rohrleitungen und dem Gehäuse so weit wie 

möglich zu vermeiden. Daher sollten Rohre und Kabel mit passenden elastischen 

Befestigungen montiert werden. 

 

7. Potential zur Reduktion des eingeleiteten Körperschalls 

Im nachfolgenden Abschnitt wird die messtechnische Analyse einer Entkoppelungsmaßnahme 

dokumentiert. Diese Maßnahme dient dazu, eine Reduktion des in die Tragstruktur 

eingeleiteten Körperschalls zu erzielen.  

Die Charakterisierung des eingeleiteten Körperschalls erfolgt in der Bauakustik entsprechend 

[38] über ihre Körperschallleistung. In [39], [40], [41] wurde gezeigt das dafür auch leichte 

Holzwerkstoffplatten verwendet werden können. Dieser Ansatz wurde in der gegenständlichen 

Untersuchung verfolgt um den charakteristischen Quellen-Schallleistungspegel einer 

Wärmepumpe unter üblichen Betriebsbedingungen zu bestimmen. Weiters werden zwei 

Montagesituationen (mit und ohne Entkopplung) untersucht und die Wirksamkeit der 

Entkopplung bestimmt. 

7.1. Messgegenstand und Messaufbau 

[38] kennt mehrere Methoden zur Bestimmung dieser charakteristischen Körperschallleistung 

LWsn in dB. Für die gegenständliche Untersuchung wurde in Anlehnung an die in [38] 

beschriebene Empfangsplattenmethode ein Messaufbau gewählt der innerhalb der für die 

Bestimmung der Jahresarbeitszahl der Wärmepumpe klimatisierten Raum temporär aufgebaut 
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wurde. Die Wärmepumpe wurde dabei auf eine Holzwerkstoffplatte mit den Abmessungen von 

100cm x 50cm x 2,6cm auf Holzleisten montiert. Diese Werkstoffplatte wurde entsprechend 

der Empfangsplattenmethode mittels auf die vorhandene Pressung abgestimmten 

Sylomerstreifen gelagert. Abbildung 62 zeigt einen Überblick über die aufgebaute 

Messsituation mit der Wärmepumpe im Klimaraum und auf der Empfangsplatte montiert.  

 

 

Abbildung 62 - Messaufbau zur Bestimmung der Schnellepegel an den Montagepunkten der Wärmepumpe auf 

der Empfangsplatte 

 

Zur Bestimmung der Oberflächenschnelle wurden Beschleunigungssensoren (Triaxial Isotron 

Model 65-10) an den vier Montagepunkten der Wärmepumpe auf der Empfangsplatte 

entsprechend Abbildung 63 mittels Bienenwachses montiert. Zur Analyse der Messsignale 

wurde ein SINUS Soundbook MK1 (IEC61672: Klasse 1 Schallpegelmesser) und SAMURAI 

Echtzeit-Analysesoftware verwendet. Die Wärmepumpe wurde während der gesamten 

Untersuchungen an einem konstanten Betriebspunkt gefahren.  

 

Abbildung 63 - Montage der Beschleunigungsaufnehmer an den Messpunkten (Montagepunkten) auf der 

Empfangsplatte 
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Gegenstand der Untersuchung war neben der Bestimmung der charakteristischen 

Körperschalleistung der Wärmepumpe auch das mögliche Potential einer Entkopplung der 

Montagepunkte zur Reduktion der in das Gebäude eingetragenen Körperschallenergie. 

Abbildung 64 zeigt die beiden Untersuchten Varianten mit mittels Sylomerlagern entkoppelten 

Montagepunkten und eine direkte Montage ohne Entkopplung auf die Empfangsplatte. Eine 

derartige entkoppelte Montage kann dazu dienen, kritische Montagevarianten (ohne 

Entkopplung des Wärmepumpenfundaments) in den Griff zu bekommen. 

 

      

 

Abbildung 64 - Darstellung der Messsituation der Schnellepegel an den Montagepunkten der Wärmepumpe 

mit Entkopplung (links) und ohne Entkopplung (rechts) 

7.2. Grundlagen der Empfangsplattenmethode nach [38] 

Der charakteristische Quellen-Schallleistungspegel LWsn in dB berechnet sich aus dem in die 

Empfangsplatte eingetragenen Körperschalleistungspegel LWs. 

 

𝐿𝑊𝑠𝑛 =  𝐿𝑊𝑠 + (10𝑙𝑔 (
𝑌𝑅,∞

𝑅𝑒(𝑌𝑅)
)) Gl. 31 

Die Berechnung erfolgt auf Basis von der eingetragenen Körperschalleistung 𝐿𝑊𝑠 in dB die um 

das Verhältnis zwischen der Punktadmittanz 𝑌𝑅,∞ einer unendlich großen Platte und dem 

gemessenen Realteil der Eingangsadmittanz an den Montagepunkten 𝑅𝑒(𝑌𝑅) korrigiert wird. 

Die Berechnung von 𝑌𝑅,∞ erfolgt nach Gl. 32 auf Basis der Annahme einer unendlich 

ausgedehnten Platte mit gleicher Dicke und aus dem gleichen Werkstoff hergestellt wie die 

Empfangsplatte. 
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𝑌𝑅,∞ =  
1

8 ∙ √𝑚 ∙ 𝐵
 Gl. 32 

Die an den Kontaktpunkten zwischen Wärmepumpe und Empfangsplatte gemessenen 

Schnellepegel werden mittels Gl. 33 gemittelt. Der auf die Empfangsplatte übertragene 

Körperschallleistungspegel 𝐿𝑊𝑠 in dB re 10−12 Watt wird in Terzbändern aus dem räumlich 

gemittelten Schnellepegel der Platte 𝐿𝑣, der flächenbezogenen Masse m, der Plattenfläche S 

und dem Verlustfaktor 𝜂, bei Anwendung von f0 = 1 Hz, m0 = 1 kg und S0 = 1 m2 als 

Referenzen, berechnet [38] 

𝐿𝑣 = 10𝑙𝑔 (∑ 10
𝐿𝑣,𝑖
10 ) Gl. 33 

𝐿𝑊𝑠 =  (10𝑙𝑔 (
2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑓 ∙ 𝑚 ∙ 𝜂 ∙ 𝑆

𝑓0 ∙ 𝑚0 ∙ 𝑆0
)) + 𝐿𝑣 − 60 Gl. 34 

 

Über die charakteristische Quellen-Schallleistungspegel 𝐿𝑊𝑠𝑛 ergibt sich der Zusammenhang 

zur der in Bauakustik angewandten Norm ÖNORM EN ISO 12354-5 zur Voraussage der durch 

haustechnische Anlagen in Gebäuden erzeugten Körperschalldruckpegel. Die charakteristische 

Körperschallleistung ist somit eine wesentliche Kenngröße als Eingangsparameter in 

Berechnungsverfahren und dient als Kenngröße zur Beurteilung von Maßnahmen zur 

Reduktion dieser Körperschalldruckpegel. 

7.3. Messergebnisse 

Der folgende Abschnitt beschreibt die für die Berechnung der charakteristischen 

Körperschallleistung der Wärmepumpe, mit unterschiedlichen Montagesituationen gemäß 

Abbildung 64, notwendigen Kenngrößen und diskutiert ihre frequenzabhängigen Verläufe. 

Eigenschaften der Empfangsplatte 

Tabelle 1 beschreibt die Eigenschaften als Eingangsparameter zur Bestimmung der 

charakteristischen Körperschallleistung. Die Kenngrößen wurden durch Wiegen und Abmessen 

bestimmt. Das E-Modul entspricht dem für Weichholz in [39] tabellierten Wert. 

 

Tabelle 1- Eigenschaften der Empfangsplatte 

Dimension (B/H/D) in m 1,00 / 0,50 / 0,026 

E-Modul in Pa 1E10 

Flächengewicht in kg/m² 13 
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Schnellepegel an den Montagepunkten 

Abbildung 65 und Abbildung 66 zeigen den in Abschnitt 7.1 beschriebenen Messaufbau 

gemessenen frequenzabhängigen Verlauf der Schnellepegel in dB an den vier Montagepunkten.  

 

 

Abbildung 65 - Frequenzabhängiger Verlauf der an den Montagepunkten gemessenen Schnellepegel ohne 

Entkopplung 

Allgemein ist ein mit der Frequenz fallender Verlauf der Schnellepegel zu beobachten. In 

beiden Montagefällen unterscheiden sich die Pegel an den einzelnen Montagepunkten um bis 

zu ca. 8 dB. Der charakteristische Verlauf ist an allen Montagepunkten ähnlich. 
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Abbildung 66 - Frequenzabhängiger Verlauf der an den Montagepunkten gemessenen Schnellepegel mit 

Entkopplung 

Verlustfaktor und Punktadmittanz 

Der innere Verlustfaktor kann auf Basis der Körperschallnachhallzeit 𝑇𝑠 und der Frequenz wie 

folgt bestimmt werden: 

𝜂 =  
2,2

𝑓 ∙ 𝑇𝑠
 Gl. 35 

Der Messaufbau zur Bestimmung der Körperschallnachhallzeit und der Punktadmittanz ist in 

Abbildung 67 dargestellt. Die unbelastete Empfangsplatte, die mittels Sylomeren von dem 

Untergrund entkoppelt gelagert ist, wurde durch einen elektrodynamischen Schwinganreger 

Dongling (Type ESD-005) über einen Stinger angeregt. Als Signal würde dabei ein Bandpass 

gefiltertes (Hochpassgrenzfrequenz = 20Hz, Tiefpassgrenzfrequenz = 10000 Hz) rosa 

Rauschen über einen Dongling (Type MP500) Verstärker verwendet. Durch diese Maßnahmen 

wurde eine breitbandige Anregung normal zur Plattenebene sichergestellt. Zwischen Stinger 

und Empfangsplatte wurde mittels Stockschraube ein Kraftaufnehmer (Typ Dytran 1051 v1) 

montiert. Unmittelbar neben der montierten Stockschraube wurde eine 

Beschleunigungsaufnehmer (Triaxial Isotron Model 65-10) angebracht um die 

Oberflächenschnelle zu bestimmen.  
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Abbildung 67 Messaufbau zur Bestimmung der Punktadmittanz und der Körperschallnachhallzeit an den 

Montagepunkten 

Der auf Basis der gemessenen Körperschallnachhallzeit und nach Gl. 35 berechnete 

frequenzabhängige Verlauf des Verlustfaktors (siehe Abbildung 68) ist für eine Holzstruktur 

typisch. Der Verlustfaktor sinkt von 0,16 bei 50 Hz mit steigender Frequenz bis 0,06 bei 160 Hz 

danach bildet sich auf gleichbleibendem Niveau ein Plateau aus.  

 

Abbildung 68 - Frequenzabhängige Darstellung des über die an den vier Montagepunkten gemessene 

Körperschallnachhallzeit berechneten Verlustfaktor 
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Die Punktadmittanz kann aus dem Verhältnis der an dem Messpunkt gemessener Kraft in N 

und der resultierenden Schnelle in m/s berechnet werden. Der Frequenzabhängige Verlauf des 

Realteiles der Admittanz ist in Abbildung 69 dargestellt. Zu erkennen ist, dass vor allem im 

Frequenzbereich kleiner 500 Hz die Punktadmittanz stark je nach Messpunkt schwankt. Die mit 

der Frequenz sinkenden Admittanzen stehen für durch die Masse der Struktur dominiertes 

Verhalten. Die Spitzen in dem Verlauf können als Resonanzen interpretiert werden. Die 

ansteigende Admittanz ab ca. 3150 Hz steht für ein federdominiertes Verhalten. Im Bereich 

zwischen 500 Hz und 3150 Hz ist im Vergleich zu 𝑌𝑅,∞  ein plattenähnliches Verhalten zu 

erkennen. 

 

 

Abbildung 69 - Aus den Messungen an den vier Montagepunkten gemessene und berechnete frequenzabhängige 

Realteil der Punktadmittanz 

 

Charakteristische Quellen-Schallleistungspegel  

Der charakteristische Quellen-Schallleistungspegel 𝐿𝑊𝑠𝑛 in dB berechnet sich nach Gl. 34 

mittels den in den vorangegangen Abschnitten ermittelten Kenngrößen. Abbildung 70 zeigt den 

frequenzabhängigen Verlauf des charakteristischen Quellen-Schallleistungspegels mit und 

ohne Entkopplung durch ein Sylomerlager an den Montagepunkten. Äquivalent zu den 

Schnellepegeln ist ein mit steigender Frequenz sinkender Schallleistungspegel zu beobachten. 

Prägnant sind die beiden Spitzen bei 100 Hz und 800 Hz. Die vermutlich auf strukturelle 
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Resonanzen zurückzuführen sind. In beiden Fällen der Montagesituation ist ein starker Abfall 

der Schallleistung ab 800 Hz erkennbar. Das ist vermutlich auf das Spektrum der Anregung 

durch die Wärmepumpe zurückzuführen. Somit zeigt sich für die untersuchte Wärmepumpe der 

Frequenzbereich zwischen 50-1000 Hz als primäres Ziel für Maßnahmen zu Reduktion von 

Körperschallenergieeintrag in das Gebäude. 

 

Abbildung 70 - Installierte Körperschallleistung der Wärmepumpe mit und ohne Entkopplung an den 

Montagepunkten 

 

Entkopplungswirkung 

Die Differenz zwischen den Schallleistungspegeln ohne und mit Entkopplung des 

Montagepunktes an der Empfangsplatte zeigt, dass die Pegel oberhalb der Resonanzfrequenz 

des Entkopplungssystems (ca. 63 Hz) eine deutliche Reduktion der Schallleistung um bis zu 

16 dB zu beobachten ist. Unterhalb der Resonanzfrequenz ist die Entkopplung unwirksam und 

die Differenz ist annähernd 0. 
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Abbildung 71 - Verbesserungspotential durch Entkopplung an den Montagepunkten 

7.4. Zusammenfassung der messtechnischen Analyse 

Es konnte gezeigt werden, dass mittels der zugrundeliegenden Empfangsplattenmethode in 

Anlehnung der ÖNORM EN 15657:2017 plausible charakteristische Quelle-

Schalleistungspegel von 62 dB(A) mit unter üblichen Montagebedingungen ohne Entkopplung 

gemessen werden können. Als für den Quellen-Schallleistungspegel der untersuchen 

Wärmepumpe hat sich der Frequenzbereich von 50-1000 Hz herausgestellt. Oberhalb dieses 

Frequenzbereichs fällt der charakteristische Quellen-Schallleistungspegel stark ab.  

Durch die Entkopplungsmaßnahmen mittels Sylomerunterlage kann der A-bewertete 

charakteristische Quellen-Schallleistungspegel um 9 dB auf 53 dB(A) gesenkt werden. Die 

vorgeschlagene Entkopplungsmaßnahme ist somit hochwirksam um den Körperschalleintrag 

von Wärmepumpen in das Gebäude zu reduzieren. 

8. Danksagung 

Dieses Projekt „IEA HPT Annex 51“ wird im Rahmen der IEA-Forschungskooperation im 

Auftrag des Bundesministeriums für Verkehr, Innovation und Technologie durchgeführt 

(bmvit) (FFG Projektnummer: 864146). 

 

 

 

 

  



 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    72/74 

9. Referenzen 

1 Annex 51, Deliverable 3 – Overview on Heat Pump Component Noise and Noise 

Control Techniques, web: https://heatpumpingtechnologies.org/annex51/, 2021 

2 ENERGY ATLAS Facts and figures about renewables in Europe, web: 

https://eu.boell.org/en/energy-atlas-2018-facts-and-figures-about-renewables-europe, 

2018  

3 Stefan Sobotta, Praxis Wärmepumpe: Technik, Planung, Installation,  

ISBN 978-3410272427, DIN 2018 

4 Fahy FJ, Walker JG (eds), Fundamentals of noise and vibration, E & FN Spon, London 

1998, 

5 Barrie GJ, The status of fan noise measurement in North America, Fan Noise: 293–300 

1992 

6 Piening, W., Schalldämpfung der Ansauge- und Auspuffgeräusche von Dieselanlagen 

auf Schiffen, Zeitschrift des Vereines Deutscher Ingenieure 81: 770–776, 1937 

7 Fahy F, Gardonio P, Sound and structural vibration: Radiation, transmission and 

response, 2. ed. ScienceDirect. Elsevier Acad. Press, Amsterdam  2007 

8 Fasold W, Veres E, Schallschutz und Raumakustik in der Praxis: Planungsbeispiele 

und konstruktive Lösungen, 1. Aufl. Verl. für Bauwesen, Berlin 1998 

9 Schirmer W, Technischer Lärmschutz: Grundlagen und praktische Maßnahmen zum 

Schutz vor Lärm und Schwingungen von Maschinen, 2., bearb. und erw. Aufl. VDI-

Buch. Springer, Berlin 2006 

10 Möser M, Technische Akustik, 7., erweiterte und aktualisierte Auflage. VDI-Buch. 

Springer-Verlag Berlin Heidelberg, Berlin, Heidelberg 2007 

11 Nelson PA, Elliott SJ, Active control of sound, Acad. Press, London 1992 

12 C.H. Hansen SDS, Active Control of Noise and Vibration, CRC Press, 2. Edition, 2012 

13 Fahy F, Walker J, Advanced Applications in Acoustics, Noise and Vibration, Spon 

Press, London 2004 

14 Fuller CR, Nelson PA, Elliott SJ, Active control of vibration, Academic Press, London, 

San Diego 1996 

15 Gladwell GML, Preumont A, Vibration Control of Active Structures, vol 179, Springer 

Netherlands, Dordrecht 2011 

16 Alain Guedel, Fan Acoustics – Noise Generation and Control Methods, Air Movement 

and Control Association International, 2007 

https://eu.boell.org/en/energy-atlas-2018-facts-and-figures-about-renewables-europe


 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    73/74 

17 Carolus T, Ventilatoren - Aerodynamischer Entwurf, Schallvorhersage, Konstruktion, 

Springer Fachmedien Wiesbaden 2003  

18 Czwielong F, Krömer F, Becker S, Experimental investigations of the sound emission 

of axial fans under the influence of suction-side heat exchangers, 25th AIAA/CEAS 

Aeroacoustics Conference 2019 

19 Website ebmpabst, AxiTop - Diffusor für Axialventilatoren, web: 

https://www.ebmpapst.com/de/products/axial-fans/diffusor/axitop.html. Zugriff: 

19.05.2020 

20 Direct Industry, FlowGrid Vorleitgitter für Axial- und Radialventilatoren, web: 

https://pdf.directindustry.de/pdf/ebm-papst/flowgrid-vorleitgitter-axial-

radialventilatoren/9357-745008.html, Zugriff: 29.04.2021 

21 Silentium, Silentium – Active noise reduction, control and cancellation solutions. web: 

https://www.silentium.com/. Accessed 03 Sep 2020 

22 RotoSub AB, web:http://www.rotosub.com/. Zugriff: 03.09.2020 

23 L. Stromback MO, RotoSub – The self silencing fan technology, 2013 

24 Lars Stromback, Acoustic Element(US20070230720 A1), 2007 

25 Lars Stromback, Acoustic Element(EP1752016 B1), 2010 

26 Noctua.at - Premium cooling components designed in Austria. web: https://noctua.at/. 

Zugriff: 04.09.2020, 

27 Asia Vital Components. web: http://www.avc.co/en-us/. Zugriff 04.09.2020 

28 Asia Vital Components Co., Ltd, FAN ACTIVE NOISE SELF-LOWERING 

SYSTEM(US20150296295A1), 2015 

29 Compress 7400i AW,  

web: https://www.bosch-thermotechnology.com/de/de/ocs/wohngebaeude/compress-

7400i-aw-1150650-p/. Zuriff: 19.05.2020 

30 Rohlfing J, Bay K, Brandstätt P, Design and applications of lean active resonator 

silencer cassettes, 23rd International Congress on Acoustics, Aachen 2019 

31 Leistner P, Krueger J, Leistner M, Hybride Schalldämpfer - Hohe Dämpfung bei tiefen 

Frequenzen, Heizung Lüftung / Klima Haustechnik 47  1996 

32 Krüger J, Berechnung und praktischer Einsatz aktiv absorbierender Schalldämpfer, 

Shaker Verlag 1999 

33 Kellner Engineering GmbH. web: https://www.kellner-engineering.com/. Zugriff: 

27.08.2019 

https://arc.aiaa.org/doi/book/10.2514/MAERO19
https://arc.aiaa.org/doi/book/10.2514/MAERO19
https://pdf.directindustry.de/pdf/ebm-papst/flowgrid-vorleitgitter-axial-radialventilatoren/9357-745008.html
https://pdf.directindustry.de/pdf/ebm-papst/flowgrid-vorleitgitter-axial-radialventilatoren/9357-745008.html


 

 

                                                                    

D 3.1: Schallemissionen von Komponenten u. WP-Einheiten    74/74 

34 SchallBox - Ihr Partner für effektiven Schallschutz. web: https://www.schallbox.de/. 

Zugriff: 27.08.2019 

35 Elliott SJ, A review of active noise and vibration control in road vehicles, 981. 

University of Southampton  2008 

36 Sano H, Yamashita T, Nakamura M, Recent application of active noise and vibration 

to automobiles, Noise and Vibration Worldwide Vol 33, 2002 

37 Daley S, Hätönen J, Owens DH, Active vibration isolation in a „smart spring“ mount 

using a repetitive control approach, IFAC Proceedings Vol 38, 2005 

38 ÖNORM EN 15657:2017 – Akustische Eigenschaften von Bauteilen und Gebäuden – 

Messung des Körperschalls von haustechnischen Anlagen im Prüfstand für alle 

Installationsbedingungen 

39 Gauß, Kohrmann, Mayr, Schanda: Empfangsplattenprüfstand aus einer 

Holzwerkstoffplatte, DAGA, 2016 

40 Betz: Experimentelle Ermittlung der Körperschallleistung von haustechnischen 

Anlagen und der Körperschallübertragung in einem Holzbauprüfstand, Bachalorarbeit 

Hochschule Rosenheim, 2015 

41 Gauß: Untersuchung zur Eignung einer Funiersperrholzplatte als Empfangsplatte zur 

Ermittlung charakteristischer Körperschallleistungen, Bachalorarbeit Hochschule 

Rosenheim, 2016 

 


