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1. BEVEZETÉS 

A környezeti zajok elleni védekezés hazánkban különböző okok miatt nem 
tudja feladatát olyan színvonalon betölteni, ahogyan az a fejlett országokban 
általánosan alkalmazott gyakorlat. A társadalmi, politikai és financiális ténye-
zők mellett károsan hat a környezetvédelem ezen részterületére az is, hogy az 
elmúlt két-három évtizedben minimálisra csökkent a témával kapcsolatos 
K+F tevékenység, korábban fontos feladatokat ellátó kutatóintézetek és -he-
lyek szűntek meg vagy zsugorodtak a kritikus működési szint környékére. A 
zajforrásokat gyártó ipar saját fejlesztési tevékenységet alig végez, a termékek 
vagy külföldről származó dokumentáció alapján, vagy erősen behatárolt hazai 
fejlesztés eredményeként születnek meg. Az EU környezetvédelmi előírásai, a 
hazai zajvédelmi szabályozás és a társadalom elvárásainak növekedése ugyan-
akkor nem egyszer nehéz feladatok elé állítja a zajvédelem kérdéskörével kap-
csolatba kerülő gyártókat, beruházókat és tervezőket, és ezen feladatok kel-
lően magas színvonalú ellátásához nem mindig, vagy nem a szükséges mér-
tékben tudják – rosszabb esetben gyakran nem is akarják – igénybe venni a 
zajvédelemmel foglalkozó szakemberek közreműködését. 

Az elmúlt két évtizedben végzett tevékenységem és az annak eredményeit 
összefoglaló jelen értekezés legfőbb célja, hogy a zajvédelmi tervezés 
tudományos megalapozottságának erősítésével és alkalmazási lehetőségei bő-
vítésével elősegítse a pontosabb és eredményesebb tervezési módszerek 
alkalmazását a környezeti zaj elleni védelemben. Tudományos és műszaki 
szempontból a zaj elleni védelem (ami a nemzetközi gyakorlatban egyre 
elfogadottabb értelmezés szerint ma már nem csak a zaj csökkentését, hanem 
a zaj minőségének, jellemzőinek különféle igények szerinti módosítását, „han-
golását” is magában foglalja) a zajt létrehozó energiaátalakulási folyamatok, il-
letve a hangenergia továbbításában szerepet játszó energiaterjedési jelenségek 
befolyásolását jelenti. Ezek kapcsán számos bonyolult fizikai jelenség játszódik 
le, melyeknél a fizika és műszaki akusztika által tárgyalt jelenségek (pl. rezgé-
sek szilárd testekben, hullámterjedés szilárd és légnemű közegben és ezek köl-
csönhatásai, hangsugárzás, hangelhajlás, -visszaverődés és -elnyelés) figye-
lembe vétele mellett természetesen a zajt keltő, vagy azt továbbító objektum 
fő funkciójának alapvető szempontjait is érvényesíteni kell. A zaj elleni véde-
lem tervezése ennél fogva egy sokparaméteres optimalizációs feladat egyik 
elemeként fogható fel, melyben a zajvédelem csak egy – értekezésem szem-
pontjából azonban alapvető fontosságú – aspektus.  
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Értekezésem keretében a klasszikus elektroakusztikát megalapozó legegysze-
rűbb, a koncentrált paraméterű számítási módszerből kiindulva áttekintem a 
rezgési, hangkeltési és hangterjedési jelenségeket egyaránt magában foglaló 
összetett – a továbbiakban rezgésakusztikainak nevezett – rendszerek leírásának 
lehetséges módjait abban a frekvenciatartományban, amelyben a rendszer 
fizikai méretei a hullámhosszal összemérhetők. Elemzésemben a fő hang-
súlyt a rendszerek diszkrét modelljeinek megalkotására és numerikus 
megoldására, a modellek alkalmazási lehetőségeinek feltárására és gyakorlati 
alkalmazására fektetem. Ez a metodika a számítástechnika mai fejlettségi 
szintje mellett már nem támaszt különösen magas igényeket az alkalmazandó 
eszközök tekintetében, ezért alkalmazása a jelenleg szokásosnál sokkal na-
gyobb mértékben is elterjedhet, ha a szükséges ismeretek kellően széles kör-
ben ismertté válnak. Ennek érdekében néhány gyakran előforduló problémára 
új, pontosabb és/vagy szélesebb körben használható módszerre teszek ja-
vaslatot és vizsgálom a bemutatott megközelítések alkalmazási korlátait. A 
tárgyalt elméleti fogalmak és módszerek alkalmazási lehetőségeit gyakorlatban 
elvégzett elemzéseken, ipari és közlekedési alkalmazási példákon mutatom be.  

 

2. ALKALMAZOTT MÓDSZEREK 
Kutatómunkám során ahol csak lehetséges volt, az analógiák, párhuzamos-
ságok feltárására, bemutatására és a lehető legteljesebb kihasználására töre-
kedtem. Az akusztikai és mechanikai koncentrált paraméteres modellezés [63] 
analógiáját felhasználva és továbbfejlesztve olyan formalizmushoz jutottam, 
amely lehetővé tette egy általánosan használható diszkrét akusztikai modell 
felírását. E diszkrét modell elméleti számításokra és kísérleti vizsgálatokra 
egyaránt alkalmas abban a frekvenciatartományban, amelyben a rendszer di-
namikája sajátrezgések meghatározásával és azok szuperpozíciójával leírható.  

Vizsgálataimat a módusok extrakciója és szuperpozíciója tekintetében is a 
legegyszerűbb, egydimenziós rendszerek analitikus tárgyalásából kiindulva 
viszem tovább háromdimenziós rendszerekre, a folytonos és diszkrét tárgyalás 
megfeleltetését, a módusok elméleti és kísérleti meghatározásának összefüggé-
seit messzemenően kiaknázva. Nyilvánvaló, hogy a modális megközelítés 
korlátokkal terhelt, ezért nagy figyelmet fordítottam a kísérleti móduselemzés 
eszközeinek kialakítására, az eredmények értelmezésének és a módszer alkal-
mazási korlátainak feltárására. 

A diszkrét és azon belül a modális modellek alkalmazását három, az akusztikai 
tervezés szempontjából alapvető részterületen: a zárt terek számítása, a hang-
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sugárzás, valamint a hanggátlás témakörében mutatom be. A megközelítés 
nem teljesen azonos: a rugalmas mechanikai elemekkel határolt zárt terek és a 
kettősfalú hanggátló szerkezetek viselkedése a diszkrét modális szuperpozíció 
módszerével tárgyalható hatékonyan, a hangsugárzás és ezzel összefüggésben 
a részleges közeltéri tokozások ipari gyakorlat szempontjából különösen 
fontos résztémája a diszkrét helyettesítő hangforrások alkalmazását igényli.  

A nemzetközi együttműködéssel folytatott kutatási projektek keretében, labo-
ratóriumi és ipari kísérletek révén kidolgozott eljárások gyakorlati alkalmazását 
hazai beruházások példáin ismertetem. A bemutatott nagyprojektek – elsősor-
ban az érintett létesítmények, épületek nagy fizikai mérete miatt – csak korlá-
tozottan tették lehetővé az értekezésben ismertetett eszköztár alkalmazását. 
Tevékenységem egyik fontos elemét éppen az képezte, hogy feltárjam: a labo-
ratóriumban kikísérletezett eljárások milyen módon és milyen mértékben ve-
zethetők át az akusztikai tervezőmunka napi gyakorlatába.   

 

3. TÉZISEK 
A kutatómunkám során elért új tudományos eredményeimet az értekezés 
egyes fejezeteinek végén foglaltam össze, az egyéb szövegrészektől tipográfia-
ilag is megkülönböztetve. Az alábbiakban ezen téziseket összegyűjtve, egysé-
ges keretbe foglalva közlöm, a megfelelő fejezetszámokat és a tézisek témájá-
val érintett publikációkat is megjelölve. 

 

I. téziscsoport:   A koncentrált paraméteres, a diszkrét mechanikai 
rendszerek standard másodrendű modelljei alapján 
történő és a végeselem módszerrel végzett akusztikai 
modellezés összefüggései  
(2. fejezet) 
 

I.1 tézis:   Igazoltam és numerikus példán be is mutattam, hogy a koncentrált para-
méteres akusztikai modellezés egyenletei az akusztikai szabadsági fokok 
és a gerjesztést leíró vektorváltozó alkalmas megválasztásával a standard 
másodrendű mechanikai modellek alakjára hozhatók, így ezen analógia 
alapján könnyen megoldhatók.  

Kidolgoztam egy olyan kanonikus leírási módszert, mely szerint a vizsgált 
rendszert leíró üzemi változók – a hangnyomás és a térfogatsebesség – közül 
célszerűen kiválasztott szabadságfokok mindegyikére felírható egy egyenlet 
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(feltéve természetesen, hogy teljesülnek a koncentrált paraméterű akusztikai 
modellalkotás feltételei). Ezen egyenletekben a hangnyomások és térfogatse-
bességek közötti kapcsolatokat az érintett elemek egyszámadatos jellemző 
paramétere – az akusztikai tömeg vagy az akusztikai kapacitás – teremti meg. 
A felírt egyenletek egy lineáris egyenletrendszerben foglalhatók össze, amely-
ben az adottnak tekintett gerjesztési paraméterek vektora és a rendszer vála-
szát leíró ismeretlenek, azaz az akusztikai szabadságfokok vektora közötti 
kapcsolatot egy standard másodrendű mechanikai modellnek megfelelő 
inhomogén mátrixegyenlet írja le. Kimutattam, hogy ez az egyenlet (a csilla-
pítások elhanyagolása esetén) 

[ ] [ ] { } { }2
a a pµ ω χ ξ − =   (1) 

vagy 

[ ] [ ] { } { }2S P p qω − =  ɺ  (2) 

alakú, ahol a [ ]aµ  és [ ]S  mátrixok akusztikai tömegeket, a [ ]aχ  és [ ]P  mátri-
xok akusztikai kapacitásokat tartalmaznak. Az első egyenletben az akusztikai 
szabadságfokokat a { }ξ  térfogatkitérés-, a másodikban a { }p  
hangnyomásvektor reprezentálja, a gerjesztés pedig a { }p  hangnyomás vektor-
ban vagy a { }qɺ  térfogatgyorsulás vektorban adott. 

Megmutattam, hogy a két egyenlet a 

[ ] [ ] [ ] [ ]12 2 2
a aS Pω ω µ ω χ

−
   − − = −    , (3) 

összefüggés értelmében ekvivalens, ezért adott feladat megoldásához a két 
mátrixegyenlet közül szabadon, célszerűségi megfontolások alapján választ-
hatunk.  

A rendszer sajátfrekvenciái az (1) vagy (2) egyenletek homogén (zérus jobbol-
dali vektort tartalmazó) alakjának megoldásából, a szokásos mátrixalgebrai 
módszerek alkalmazásával nyerhetők. A két egyenlet ekvivalenciája következ-
tében nyilvánvaló, hogy a releváns (nem zérus értékű) sajátfrekvenciák is azo-
nosak lesznek. A kinyerhető sajátvektorok fizikai tartalma azonos, de formai-
lag jelentősen eltérnek. 
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I.2. tézis:  Bebizonyítottam, hogy a koncentrált paraméteres akusztikai modell és az 
akusztikai végeselem modell formailag és fizikai tartalmát tekintve is ekvi-
valens összefüggésekre vezet. 

Megmutattam, hogy az  

[ ] [ ] { } { }2S P p qω − =  ɺ    (2) 

másodrendű standard modális mátrixegyenlet alakjában felírt koncentrált pa-
raméteres modell az akusztikai végeselem módszer [64] alapját képező  

[ ] [ ] { } { }2
a aK M p j Gω ωρ − = −   (4) 

alapösszefüggéssel  ekvivalens, ahol [ ]aK  és [ ]aM  az akusztikai merevség- és 
tömegmátrix, ρ a hanghullámot vivő közeg sűrűsége és [ ]G  a rendszert ger-
jesztő térfogatsebesség-eloszlás vektora. 

Az ekvivalencia plauzibilis, hiszen a módszerek azonos alapokon: az akusztikai 
hullámegyenlet valamilyen közelítő megoldásán nyugszanak. Hasonlóság van a 
módszerek alkalmazásának feltételeiben is: a koncentrált paraméterű modell 
alkalmazásának egyik alapfeltétele, hogy az akusztikai elemek ne legyenek 
nagyobbak a hullámhossz nyolcadánál, míg a végeselemek legnagyobb mérete 
a hullámhossz hatodánál nem lehet nagyobb. Amíg azonban a végeselem 
módszer tetszőleges geometriájú zárt rendszerre, a koncentrált paraméteres 
modell csak egydimenziós hullámterjedésre alkalmazható. Előbbi mind térbeli 
felbontását, mind frekvenciatartományát tekintve jóval szélesebb alkalmazási 
területtel bír, utóbbi azonban alkalmasabb várható tendenciák megállapítására, 
egyszerűbb problémák gyors megoldására. 

Mindezek alapján a (4) egyenletet az akusztikai rendszerek diszkrét alapegyenletének 
is nevezhetjük, amely bármely akusztikai rendszer leírására, kísérleti vagy anali-
tikus vizsgálatára alkalmazható mindaddig, amíg a diszkretizálás feltételei telje-
sülnek. 

Az I. téziscsoporttal kapcsolatos publikációk: [2] [28]. 

 
II. téziscsoport:   Akusztikai módusok extrakciója és szuperpozíciója a 

mechanikai és akusztikai rendszerek folytonos és 
diszkrét modelljének analógiája alapján (3. fejezet) 
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Az akusztikai rendszerek leírása a módusok és sajátfrekvenciák meghatározá-
sán keresztül egyszerűbben és szemléletesebben adható meg, mintha a rend-
szer folytonos vagy diszkrét alapegyenleteit oldanánk meg. Egyszerű, szabá-
lyos geometriájú rendszerek esetében ez analitikus módszerrel, gyors, közelítő 
számítással is történhet, szabálytalan geometriájú terekben azonban csak nu-
merikus módszerrel vagy kísérletesen végezhető el. Kutatásaim célja a modális 
szuperpozíció és extrakció mechanikai rendszerekre gyakran és rutinszerűen 
alkalmazott numerikus módszereinek és eszközeinek [69] [70] akusztikai 
célokra történő adaptációja, a kétféle megközelítés azonosságainak és eltéré-
seinek vizsgálata, az akusztikai móduselemzés speciális eszközeinek kifejlesz-
tése és az eredményeket befolyásoló paraméterek vizsgálata.  

II.1. tézis: Az akusztikai rendszereket leíró diszkrét alapegyenlet megoldásával 
bebizonyítottam, hogy egy zárt akusztikai rendszer válasza diszkrét 
megközelítésben is a rendszer sajátvektorainak lineáris szuperpozíciójával 
állítható elő.  

Megmutattam, hogy a folytonos akusztikai rendszerekre  

( ) ( ) ( ) ( ) ( )0 02 2 2
, , m m

m m m

q
p r g r r r r

k k
ω ψ ψ

Λ
= =

−
∑

ɺ� � � � �  (5) 

alakban érvényes módus-szuperpozíció a 

{ } { } { } { }2 2
1

1N
T

r r
r r

p QΨ Ψ
ω ω=

=
−

∑ ɺ  (6) 

összefüggés szerint diszkrét akusztikai rendszerekre is érvényben van. A { }r
ψ  

és { }s
ψ  vektorok a 

{ } [ ]{ } 0T
ar s

Mψ ψ =  (7) 

összefüggés szerint súlyozottan ortogonálisak (feltéve, hogy r ≠ s), ahol a sú-
lyozási tényező az [ ]aM  akusztikai tömegmátrix. (A fenti összefüggésekben g 

a szabadtéri Green-függvényt, r
�  a hangnyomás vizsgálati pontját, Λ  a 

módusok frekvenciafüggő súlytényezőjét, k a hullámszámot és a ψ  folytonos 

függvényeket, ill. a { }Ψ  vektorok a módusalakokat jelölik.)  

Tapasztalat szerint a rendszerválasz gyakorlati igényeket kielégítő pontosságú 
meghatározásához nem szükséges az összegzést a rendszer összes meghatá-
rozható (tehát a szabadságfokokkal egyenlő számosságú) módusáig kiter-
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jeszteni. Ez az a meghatározó tényező, ami jelentősen csökkenti a gyakorlati 
feladatok megoldásának számításigényét. 

 

II.2. tézis:  Megmutattam, hogy az akusztikai rendszerek modális paraméterei a hang-
tér akusztikai transzfer impedancia mátrixából határozhatók meg. A 
tisztán akusztikai rendszerek módusainak meghatározása a mechanikai 
móduselemzéshez kifejlesztett szoftvereszközökkel lényeges módosítások 
nélkül elvégezhető. 

Az akusztikai transzfer impedanciákat ismert térfogatsebességű gerjesztés ha-
tására kialakuló  hangnyomások mérésével határozzuk meg. Az e-edik pontban 
alkalmazott gerjesztés és az r-edik pontban mért hangnyomás válasz közötti 
frekvenciaátviteli függvény a [ ]aZ  mátrix r-edik sorában és e-edik oszlopában 
levő elemet adja meg, ami a  

( ) ( )
( )

( ) ( )*

*
1

re

n
re rei i

a
i i i

rez rezp
Z j

q j j

ωω ω
ω ω λ ω λ=

 
 = = + − − 

∑  (8) 

összefüggés szerinti résztörtekre bontható. A mechanikai móduselemzés [70] 
eszköztárát alkalmazva a törtek nevezőjében levő iλ  értékek az i-edik módus 
sajátfrekvenciáját, a számlálókban szereplő reziduumok a megfelelő 
módusalakokat szolgáltatják. 

A kísérleti munka szempontjából a legfőbb problémát az ismert 
térfogatsebességű, kellő hangteljesítménnyel rendelkező, ugyanakkor a hangte-
ret jelenlétével számottevően nem befolyásoló hangforrás biztosítása jelenti 
[66]. A feladat megoldására kisméretű, zárt dobozos, megfelelő frekvenciame-
nettel rendelkező elektrodinamikus  hangsugárzók alkalmazását javasoltam. A 
zárt dobozban kialakuló hangnyomás méréséből a membrán kitérésével 
arányos jelet, a hangszóró áramának mérésével térfogatgyorsulással arányos 
jelet állíthatunk  elő, melyekből a térfogatsebesség könnyen származtatható.  

 

II.3. tézis: Kísérletekkel igazoltam, hogy az akusztikai rendszerek módusalakjainak 
komplex voltát az akusztikai csillapítások térben egyenetlen eloszlása (a 
csillapítás improporcionalitása) okozza.  

Móduselemzési kísérleteket végeztem laboratóriumi körülmények között kü-
lönböző módokon csillapított egydimenziós hullámvezetőn. Kimutattam, 
hogy az akusztikai csillapítás egyenletes eloszlása Nyquist-diagramon komplex, 
de kollineáris módusalakot, a módusalakok térbeli megjelenítése állóhullámot  
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eredményez. A határoló felületeken koncentrálódó akusztikai csillapítás esetén 
– ami a valóságos akusztikai rendszerek túlnyomó többségében fennáll – a 
Nyquist-diagram komplex görbét, a móduselemző rendszer haladó hullámot 
mutat.  

A járműveken, két repülőgép utasterében és egyéb, valóságos rendszereken 
végzett móduselemzési vizsgálatok eredményei a laboratóriumi kísérletek 
eredményei alapján jól értelmezhetők.  

A II. téziscsoporttal kapcsolatos publikációk:  [2] [5] [6] [10] [12] [14] [16] [26] [30] 
[32] [33]  

 

III. téziscsoport:  Reciprocitás és szimmetria a rezgésakusztikai 
kölcsönhatások leírásában belsőtéri problémák 
esetén (4. fejezet) 
  

Az akusztikai tervezés gyakorlatában gyakran adódik olyan belsőtéri feladat, 
amikor egy összetett rendszer mechanikai és akusztikai elemeinek viselkedését 
a kétféle részrendszer közötti kölcsönhatások lényeges módon befolyásolják. 
A két részrendszer között fennálló szoros csatolás következtében a teljes 
rendszert csak a kölcsönhatások figyelembevételével lehet pontosan leírni. 
Amennyiben ezt a leírást a (4) diszkrét alapegyenlettel összhangban végezzük, 
aszimmetrikus mátrixegyenletet kapunk [67], [68]. 

III.1. tézis: Elméleti úton kimutattam és kísérletileg is igazoltam, hogy a villamos 
hálózatokra, mechanikai, akusztikai és csatolt rezgésakusztikai rendsze-
rekre egyaránt érvényes, Lyamshev által folytonos rezgésakusztikai rend-
szerekre megadott 

00 ji
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j i fq

xp

f q ==

−
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ɺ
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reciprocitás nincs ellentmondásban a rezgésakusztikai rendszereket leíró 
diszkrét egyenletek aszimmetriájával. 

A csatolt rezgésakusztikai rendszerek  
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alakú, nem szimmetrikus másodrendű modellje felhasználásával kimutattam, 
hogy a rendszert az i pontban gerjesztő erő hatására a j pontban létrejövő 
hangnyomás közötti  

[ ]
[ ]

[ ] [ ]
1 1

2
0i

Tc
i c

s a
j q

ij

p K
A A Kf ρ ω

− −

=

 
 = −
 
 ɺ

 (11) 

átviteli függvény és az i pontban alkalmazott térfogatgyorsulás hatására a j 
pontban kialakuló gyorsulás közötti  
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[ ] [ ]
11

2
0j

cj Tc
a s

i f ji

x K
A A Kq ρ ω
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= −  −
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ɺ
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átviteli függvény abszolút értéke egyenlő, feltéve, hogy a rendszer lineáris. (A 
fenti egyenletekben az [ ]sA  és [ ]aA  mátrixok a szerkezeti, ill. akusztikai rend-

szermátrixot, cK 
   és cM 

   a csatolást reprezentáló almátrixokat, [ ]B  a csa-

tolt rendszer eredő rendszermátrixát,  f erőt és x kitérést jelöl.) 

Az összefüggés mind elvi, mind gyakorlati szempontból jelentőséggel bír. Az 
eredő rendszermátrix elemeit az r-edik  sajátértéknél véve és annak aszimmet-
riáját figyelembe véve kimutattam, hogy a csatolt rezgésakusztikai rendszer 
frekvenciaátviteli mátrixának bal és jobb oldali sajátvektorai eltérők. Ezen 
eredményemet felhasználva szerzőtársaim igazolták, hogy a jobb oldali saját-
vektorok – egy globális skálatényezőtől eltekintve – a rendszer rezgésakuszti-
kai, vagy csatolt módusait reprezentálják, a bal oldali sajátvektorok viszont a 
módusok részesedési tényezőjét adják meg. A módusrészesedési tényezők a 
mechanikai és az akusztikai gerjesztés esetében eltérők és módusonként válto-
zók, amit figyelembe kell venni, ha a rezgésakusztikai rendszerek modális mo-
delljét további kvantitatív számításoknál, pl. optimalizálási számításoknál 
akarjuk felhasználni [17] [21]. 

A rezgésakusztikai reciprocitás sértetlensége a kísérleti móduselemzési fel-
adatok gyorsabb és hatékonyabb megoldását teszi lehetővé a következő tézis 
alapján:  

 

III.2. tézis: Kísérletileg igazoltam a rezgésakusztikai rendszerek reciprocitásából követ-
kező azon elméleti megállapítást, hogy egy csatolt rendszer modális modellje 
(azaz a rendszer sajátfrekvenciái és módusalakjai) függetlenek a gerjesztés 
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módjától, azaz attól, hogy a gerjesztés a mechanikai vagy akusztikai rész-
rendszer oldaláról történik. 

A megállapítás értelmében egy csatolt rendszer tulajdonságainak kísérleti 
meghatározásánál tetszőlegesen vegyíthetők a mechanikai és akusztikai ger-
jesztések és válaszok [71]. A kísérleti munka ezáltal jelentősen könnyebbé, 
gyorsabbá és megbízhatóbbá tehető, amit laboratóriumi méréseken kívül egy 
Fokker 70-es repülőgépen végzett kiterjedt méréssorozat eredményei is alátá-
masztanak.  

A III. téziscsoporttal kapcsolatos publikációk:  [10] [14] [16] [17] [21] [26] [27] [30] 
[41]. 

 

IV. tézis:  Hangsugárzók hangterének numerikus meghatározása az 
energia szerinti egyenértékű helyettesítő monopólusok 
alkalmazásával (5. fejezet) 

A rezgő felületek által létrehozott hangtér számítására analitikus és numerikus 
módszerek egyaránt rendelkezésre állnak. Összetettebb, ugyanakkor nagyobb 
pontosságot igénylő gyakorlati feladatok esetében azonban numerikus, 
leggyakrabban a peremelem módszerhez kell folyamodnunk. A peremelem 
módszer széleskörű gyakorlati alkalmazását részben a nagy számításigény, 
részben a felületi rezgéssebességekre vonatkozó részletes adatok hiánya kor-
látozza. Ez utóbbi megkerülésére az energia szerinti egyenértékű források 
módszerét adaptáltam hangsugárzási feladatok hatékony megoldására. 

IV. tézis: Numerikus kísérletekkel és ipari körülmények között is igazoltam, hogy 
egy rezgő forrás r

�
pontban keltett hangnyomását a gyakorlat igényeit kielé-

gítő pontossággal úgy is meg lehet határozni, hogy a forrást m darab részfe-
lületre osztjuk és sugárzását az egyes részfelületekhez rendelt n db 
monopólussal helyettesítjük.  

A helyettesítő monopólusok térfogatsebessége és a távoltéri pont hangnyomás 
közötti p/Q átviteli függvényt gyorsabban és pontosabban lehet meghatá-
rozni, ha a rezgésakusztikai reciprocitás elve alapján nem a sugárzó felü-
lettől a távoltéri pont felé haladó hullámok képviselte átvitelt, hanem a tá-
voltéri pontba helyezett egységnyi forráserősségű monopólus és a felületen ki-
alakuló hangnyomás közötti átviteli függvényt számítjuk. 

  

A helyettesítő monopólusok ijQ  forráserősségét a részfelületek hangtelje-

sítmény-kontribúciójából számítjuk [72], a helyettesítő monopólusok forrás-
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erőssége és az r
� távoltéri pontban kialakuló hangnyomás közötti jrT  átviteli 

függvényt peremelem számítással határozzuk meg. Az eredő hangteret a 

( )
2

2 2

1 1 1 1

1 j jn nm m
r

jr j ij
j j i ij ij

p
p r T Q Q

n Q= = = =

   
 = =  
    

∑ ∑ ∑ ∑
�  (13) 

egyenlet adja meg. 

   

A IV. tézishez kapcsolódó publikációk: [9] [13] [15] [18] [19] [20] [22] [25] [29] 
[31] [34] 

 

V. téziscsoport:  Hanggátló szerkezetek optimalizálása diszkrét 
modellek és numerikus számítási eljárások 
segíségével   (6. fejezet) 
 

A környezeti zajok csökkentésére gyakran alkalmazott hanggátló szerkezetek 
hatása analitikusan csak akkor számítható kielégítő pontossággal, ha erős kö-
zelítő feltételezéseket tehetünk: a forrás- és vevőoldali hangterek kellően nagy 
méretűek és diffúzak, az elválasztó/hanggátló szerkezet összefüggő, homogén 
struktúrával rendelkezik és méreteinél fogva benne több hullámhosszúságban 
hajlítóhullámok alakulhatnak ki, ezáltal teljesülnek a Cremer-féle 
hullámkoincidencia-jelenség fennállásának feltételei. Mindezen körülmények 
közelítően fennállnak az épületakusztikai tervezés gyakorlatában, de nem 
érvényesek a jármű- és gépiparban szokásos közelfekvő hanggátló tokozások, 
ill. összetett járműszerkezetek, pl. a repülőgépgyártásban szokásos kettős falú 
szerkezetek esetében. Értekezésemben ezen esetek közül kettőre adtam 
numerikus számítási módszert, melyet kísérletekkel is ellenőriztem és igazol-
tam. 

A kettős falú szerkezetek hatásosságát döntően befolyásolják a két fal és az álta-
luk bezárt üreg között fellépő rezgésakusztikai kölcsönhatások, melyek leírá-
sára a gyakorlat számára fontos, alacsony frekvenciatartományban jól alkal-
mazható az értekezés 4.3. fejezetében ismertetett diszkrét modális expanzió 
módszere. Ennek segítségével leírhatókká és részleteiben is jól értelmezhetővé 
váltak a kettősfalú szerkezetekben lezajló jelenségek, amelyből gyakorlatban 
alkalmazható következtetések vonhatók le a kettősfalú szerkezetek hanggátlá-
sának aktív módszerekkel történő növelésére [73]. 
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V.1. tézis: A csatolt rezgésakusztikai rendszerek általános diszkrét modelljét véges 
méretű, rugalmas falakból és az általuk határolt légrétegből álló rezgés-
akusztikai rendszerre alkalmazva kimutattam, hogy egy ilyen csatolt rend-
szer modális viselkedése a csatolatlan mechanikai és akusztikai részrend-
szerek módusainak összegezésével nyerhető. Az összegzésben azok a 
módusok szerepelnek jelentős súllyal, melyek a határfelületeken geometriai 
hasonlóságot mutatnak.  

Egy kettősfalú szerkezet kísérleti példányán végzett mérésekkel igazoltam, 
hogy az energiaátvitel jelentősen megnő (és így az eredő hanggátlás lecsökken) 
a fenti módon létrejövő csatolt módusok közös sajátfrekvenciáján.   

A vizsgálat tárgyát képező, mechanikai és akusztikai részekből álló rezgés-
akusztikai rendszer kölcsönhatásait tömör formában a    
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egyenlet, egy kettősfalú üregre mint speciális esetre vonatkozó összefüggése-
ket  részletesebben a  
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egyenlet írja le, melyben az [ ]Ω  -k 2 2
iω ω−  elemekből álló diagonálmátrixokat, 

[ ]asA  , [ ]saB  és a [ ]cs×  mátrixok az egyes mechanikai és akusztikai részrendsze-
rek csatolását kifejező almátrixokat jelölnek. 

A megoldás a csatolatlan ( )rϕ �  szerkezeti és ( )rψ �  akusztikai módusok súlyo-
zott összegzésével kapható meg: 

( ) ( ) ( ) ( ){ } ( ){ }
1

, , , ,
m T

s j j
j

x r t r X t r X tω ϕ ω ϕ ω
=

= =∑
� � �  (16) 

( ) ( ) ( ){ } ( ){ }
0

( , , ) , ,
n T

i i
i

p r t r P t r P tω ψ ω ψ ω
=

= =∑
� � �  (17) 

amihez az { }X  és { }P  módus részesedési tényezők a (15) egyenlet megoldá-
sából nyerhetők.  

A csatolást leíró [ ]asA  és [ ]saB  almátrixok rp indexű elemei az 
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összefüggésekből származtathatók, melyben S a két részrendszer közös határ-
felülete. Amennyiben a sajátrezgések szorzatának integrálja az S felületen 
zérus vagy alacsony értékű (azaz a függvények nem hasonlók), akkor a csatolás 
mértéke elhanyagolható. Ilyen esetben az eredő rendszer viselkedése a csato-
latlan részrendszer jellemzőit mutatja. Az egyes részrendszerek sajátrezgései 
akkor képesek nagymértékben befolyásolni az eredő rendszer jellemzőit, ha 
sajátrezgéseik a határfelület mentén hasonlók, netán teljesen egyezők. 

A kísérletben vizsgált mechanikai és akusztikai részrendszer sajátfrekvenciái 
meglehetősen távol esnek egymástól, a csatolt rezgések módusalakjainak kiala-
kításában ezért csak kevés módus vesz részt. A legnagyobb eredő átvitelek 
ezeken a közös sajátfrekvenciákon alakulnak ki, melyeken minden részrend-
szer válasza lokális maximumot mutat a frekvencia függvényében. Egy kettős-
falú szerkezet hanggátlásának javítása ezek alapján aktív módszerrel úgy érhető 
el legkönnyebben, hogy megfelelően alkalmazott ellenfázisú gerjesztéssel e 
domináns módusokat igyekszünk semlegesíteni. Az akusztikai módusok a 
lemezrezgések módusainál jóval alacsonyabb rendszámúak, ezért egyszerűb-
ben és hatásosabban gerjeszthetők. A szerzőtársaim által elvégzett aktív zaj-
csökkentési vizsgálatok igazolták következtetéseim helyességét [24] [30]. 

 

A főként a járműipari gyakorlatban, de másutt is gyakran előforduló közelfekvő 
zajcsökkentő tokozások tervezése többféle problémát is felvet. Egyrészt a való-
ságos zajforrások, pl. egy belsőégésű motor felületének rezgésállapotát prakti-
kus okoknál fogva nem lehet olyan részletességgel meghatározni, hogy abból a 
lesugárzott hangtér numerikus módszerrel meghatározható legyen. Másik ne-
hézség, hogy a forrás és az árnyékoló szerkezet közötti kis távolság azonos 
rezgéssebesség esetén is jelentősen befolyásolhatja a lesugárzott hangteljesít-
ményt a megváltozott sugárzási impedancia következtében. A közelfekvő to-
kozások alkalmazása kapcsán fellépő jelenségeket laboratóriumi körülmények 
között vizsgáltam egy mechanikai motor-makett és különféle zajárnyékoló 
szerkezetek és tokozások segítségével. A kapott eredményeket ipari problé-
mákra is kiterjesztettem.   
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V.2. tézis: Numerikus számításokkal kimutattam és laboratóriumi mérésekkel 
igazoltam, hogy a részleges közelfekvő tokozások hangelnyelő burkolat nél-
kül nem csökkentik a lesugárzott hangenergia mennyiségét (sőt meg is növel-
hetik azt), csak módosítják terjedésének irányát. A számítás az indirekt 
peremelem módszerrel jó pontossággal elvégezhető, ha a forrás rezgésállapota 
ismert. 

Megmutattam továbbá, hogy az egyenértékű energia szerinti helyettesítő 
hangforrások módszere alkalmas az ipari gyakorlatban felmerülő tokozási 
problémák indirekt peremelem módszerrel történő számítására, de pontos-
sága korlátozott, ha az alkalmazott numerikus módszer nem tudja megfe-
lelően figyelembe venni a hangelnyelő anyagok hatását.  

Az energia szerinti egyenértékű helyettesítő források és indirekt peremelem 
módszer alkalmazásával egy könnyű és egy nehéz dízelmotor kísérleti, ill. 
gyártásban levő tokozásának számítását végeztem el. A könnyű dízelmotor 
esetében az eredmény pontossága nem volt kielégítő, a nehéz dízelmotor ese-
tében a kapott beiktatási csillapítás görbe kielégítette a mérnöki gyakorlat igé-
nyeit.  

Az V. téziscsoporthoz kapcsolódó publikációk:   [1] [3] [4] [7] [8] [9] [11] [12] [13] 
[15] [18] [20] [22] [23] [24] [25]. 
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