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Abstract 

Diese Masterarbeit befasst sich mit Schalldämpfer in Rohrleitungen im Allgemeinen 

und mit der Entwicklung von Verbundplattenresonatoren für die Dämpfung tieffrequen-

ter Anteile im Speziellen.  

Gewöhnliche Absorptionskulissen generieren bei tiefen Frequenzen nur Dämpfung, 

wenn die Kulisse unverhältnismäßig dick und somit teuer ist. Mit der Verwendung von 

Plattenresonatoren kann auch mit dünneren Kulissen eine erhöhte Dämpfung im tief-

frequenten Bereich erzeugt werden. Eine besonders breitbandig wirkende Art stellt 

hierbei der Verbundplattenresonator dar. Es wird auch auf den Einsatz jener Resonato-

ren in Kamininnenzügen eingegangen.  

Im Rahmen diese Arbeit werden erste Prototypen von Verbundplattenresonatoren ent-

wickelt und bei der Firma ALS-GmbH gebaut. Insgesamt werden zwölf unterschiedliche 

Konfigurationen des Resonators gefertigt. Diese Prototypen werden anschließend in 

einem Prüfstand getestet. Der Aufbau des Prüfstandes gemäß den aktuellen Normen 

wird erarbeitet und dem entsprechend auf dem Gelände der ALS GmbH aufgebaut. 

Die Messergebnisse werden ausgewertet und zeigen die unterschiedlichen Auswirkun-

gen der Konfigurationen auf die Dämpfung bzw. den α-Wert der Prototypen. Der Ein-

fluss der Masse-Feder-Frequenz der Resonatoren wir hierbei klar ersichtlich. 
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1 Einleitung  

Diese Arbeit befasst sich mit der Entwicklung von Plattenresonatoren zur Dämpfung tief-

frequenter Schallquellen bei der Firma ALS GmbH. Es werden die Grundlagen zum Ein-

satz von Plattenresonatoren erarbeitet. Aus diesen Erkenntnissen werden Konzepte für 

die ersten Prototypen erstellt, deren Dämpfung dann in einem Prüfstand gemessen wird. 

Somit soll die Basis für die zukünftige Auslegung von Plattenresonatoren bei der Firma 

ALS GmbH geschaffen werden. 

Die ALS GmbH ist in erster Linie Fertigungsbetrieb für große lufttechnische Anlagen der 

Industrie. Alle produzierten Komponenten sind im Grunde geschweißte Einzelanfertigun-

gen bzw. Anlagen mit geringen Stückzahlen. Als Schweißfachbetrieb werden Stahl-, 

Edelstahl- und Aluminiumbleche mit Wandstärken von 1mm bis 40mm verarbeitet.  

 

Abbildung 1 Gelände der ALS GmbH in Steinkirchen (Quelle: ALS GmbH) 

Die Produktpalette umfasst hierbei Rohrleitungen, Filtersysteme, Druckbehälter, Silos, 

Lüftungstürme, Stahlschornsteine, Stahlbauten, Bauteile für Papiermaschinen bis hin zu 

Sonderkonstruktionen für Triebwerksprüfstände oder Windkanäle.  

Durch dieses Portfolio, das vornehmlich Luftleitsysteme umfasst, kommt die Firma ALS 

GmbH zwangsläufig mit schalldämpfenden Maßnahmen und Schalldämpfern in Berüh-

rung, da jede Luftströmung in einem Bauteil ein Strömungsrauschen verursacht. Das 

Strömungsrauschen ist abhängig von der Strömungsgeschwindigkeit, der gewählten 

Luftführung und den erforderlichen Einbauten in die Strömung, welche mit ungünstigen 

Geometrien zur Geräuschbildung beitragen.  
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Meistens ist aber nicht das Strömungsrauschen in der Luftleitung die maßgebende 

Schallquelle, sondern das Bauteil, das den Volumenstrom erzeugt. Bei Klima und Lüf-

tungsanlagen ist das der Ventilator. Bei Abgasanlagen ist es dementsprechend der Gas- 

oder Ölbrenner, ein Verbrennungsmotor oder eine Biomasseheizung. Des Weiteren sind 

Komponenten wie Kompressoren und Turboverdichter als Schallquellen zu nennen. 

All diese Schallquellen sind typische Komponenten, die einen Schalldämpfer in der Luft-

leitung erfordern. Somit sind auch Schalldämpfer eine wichtige Produktsparte, die von 

der Firma ALS GmbH bedient wird. 

Da die Immissionsanforderungen von Anlagen durch die dichtere Besiedelung stets stei-

gen und selbst Kraftwerksanlagen in kaum besiedelten Regionen häufig sehr geringe 

Schallimmissionswerte erreichen müssen, sind schalldämpfende Einbauten in diesen 

Anlagen zu einem beträchtlichen Kostenfaktor geworden. „So beanspruchen schall-

dämpfende Einbauten regelmäßig 5-10%, manchmal noch mehr, der Investitionskosten 

einer prozesslufttechnischen Anlage.“ (FUCHS 2017: 626). 

Somit besteht der Wunsch nach möglichst effizienten Schalldämpfern, die je nach An-

forderung optimale Dämpfung generieren. Insofern ist es unabdingbar, unterschiedliche 

Arten von Schalldämpfern im Portfolio zu haben, die je nach Anforderungen bestmöglich 

zum Einsatz gebracht werden können. 

Aus diesem Grund wird in dieser Arbeit der Plattenresonator genauer beleuchtet, eine 

Bauart von Schalldämpfern, die bislang noch keine Anwendung bei der ALS GmbH ge-

funden hat. 

1.1 Problemstellung 

 Bisher werden bei der ALS GmbH vornehmlich Absorptionsschalldämpfer gebaut. Das 

Problem von Absorptionsschalldämpfern liegt aber bei der Dämpfung von tiefen Fre-

quenzen, da hier unverhältnismäßig große Volumina an Absorptionsmaterial von Nöten 

sind (siehe Punkt 2.1). Das führt unweigerlich zu teuren Ausführungen der Schalldämp-

fer. 

Ein klassischer Kulissenschalldämpfer (Kulissenbreite 100mm, Spaltbreite 100mm) mit 

einem Strömungsquerschnitt von 1,6m² benötigt im folgenden Beispiel ein Volumen von 

4,8m³ an Mineralwolle. (Dieser Strömungsquerschnitt entspricht einem Abgasrohr für ei-

nen Erdgas Heizkessel mit 15000kW). 
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Abbildung 2 Terzspektrum Kulisse 100 (Quelle: AED 8001 / Eigene Darstellung) 

 Wie man im Terzspektrum erkennen kann, ist die Dämpfung bei tiefen Frequenzen ge-

ring. 

Die Dämpfung bei tiefen Frequenzen kann bei gleicher Einbaulänge nur mit dickeren 

Kulissen erhöht werden. Im Folgenden wird deshalb die Kulissenbreite verdreifacht. 

Hierbei muss allerdings berücksichtigt werden, dass der freie Strömungsquerschnitt zwi-

schen den Kulissen ebenso wie bei den schmalen Kulissen 1,6m² betragen muss, was 

wesentlich größere Außenabmessungen zur Folge hat. 

 

Abbildung 3 Terzspektrum Kulisse 300 (Quelle: AED 8001 / Eigene Darstellung) 

 Es wird in diesem Beispiel ersichtlich, dass selbst durch die Verdreifachung des einge-

setzten Absorptionsmaterials nur eine unwesentlich höhere Dämpfung bei tiefen Fre-

quenzen erzeugt wird. 

 

 

 



Einleitung 4

 

1.2 Zielsetzung 

Plattenresonatoren hingegen können auf jede beliebige Frequenz ausgelegt werden, die 

dann optimal gedämpft wird. Nachteilig ist hier, dass nur ein kleines Frequenzband ge-

dämpft wird.  

Legt man also Plattenresonatoren auf die tiefen Frequenzen aus und dämpft die mittle-

ren und hohen Frequenzen mit dem breitbandig wirkenden Absorptionsschalldämpfer, 

könnte man mit dem entstandenen Hybridschalldämpfer eine kostengünstige Alternative 

schaffen. 

Bleibt man also im Beispiel mit dem Kulissendämpfer, so könnte man auf die dicken 

Kulissen verzichten und durch geschickte Auslegung der Plattenresonatoren eine be-

deutend günstigere Lösung erhalten, die eine breitbandige Dämpfung generiert. 

 

Abbildung 4 Terzspektrum qualitativ Hybridschalldämpfer (Quelle: AED 8001 / Eigene Darstellung) 

Die angenommenen Dämpfungen und Größen des Resonators sind in diesem Beispiel 

natürlich nur qualitativ gewählt, stellen aber nichtsdestotrotz die Zielanforderungen dar. 

Um diese Plattenresonatoren in Zukunft auslegen zu können, müssen in dieser Arbeit 

die Grundlagen zur Auslegung ermittelt werden. Hierzu sollen zuerst die theoretischen 

Grundlagen erarbeitet werden. Dazu zählt die Berechnung der Eigenfrequenz des Plat-

tenresonators von Hand und mit FEM-Programmen ebenso, wie die Messung des Ab-

sorptionsgrades der Platten in einem Prüfstand gem. DIN EN ISO 11691. 

Mit den daraus gewonnenen Erkenntnissen soll in Zukunft ein Tabellenkalkulationspro-

gramm erstellt werden, welches die schnelle Auslegung von Plattenresonatoren ermög-

licht. 
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Um die Testreihe im Rahmen dieser Arbeit einzuschränken, werden Plattenabsorber mit 

drei unterschiedlichen Größen getestet. Diese drei Test Kulissen können mit austausch-

baren Platten versehen werden, um so den Umfang der Messungen zu erhöhen. 

1.3 Rahmenbedingungen 

Da die Firma ALS GmbH noch nie Messungen an Schalldämpfern selbst durchgeführt 

hat, sondern lediglich externe Ingenieurbüros mit der Messung beauftragt hat, gibt es 

keinerlei Messmittel im Haus. Diese müssen erst angeschafft werden. Dabei ist darauf 

zu achten, dass die Anforderungen der zum Einsatz kommenden Normen erfüllt werden 

und die Messmittel über die entsprechenden Zulassungen verfügen. 

Auf dem Firmengelände existiert ein schallisolierter Raum mit Öffnung. Dort wurden be-

reits Schalldämpfer angeschlossen und gemäß DIN EN ISO 11820 „Messungen an 

Schalldämpfern im Einsatzfall“ von externen Ingenieurbüros gemessen. Womöglich eig-

net sich dieser Raum auch für die Messung unter anderen Bedingungen, die erforderlich 

sind. Das muss auch im Rahmen dieser Arbeit abgeklärt werden. 

Die zu testenden Plattenresonatoren und der Prüfstand werden hier im Werk der ALS 

GmbH gefertigt und müssen im Rahmen dieser Arbeit konstruiert und disponiert werden. 

Zur Bestimmung der Eigenfrequenz der Platten steht die Frequenzanalyse von Solid-

Works bei der ALS GmbH zur Verfügung. 

Da die Firma ALS GmbH noch keine Resonatoren gebaut hat, muss anhand von Proto-

typen ein geeignetes Baumuster gefunden werden.  
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2 Theoretische Grundlagen 

Ziel jedes Schalldämpfers ist es, die ungestörte Ausbreitung von Schallwellen in Kanälen 

oder Rohrleitungen zu unterbinden. Meistens kommen zwei Grundbauarten von Schall-

dämpfern zum Einsatz. Zum einen sind das Absorptionsschalldämpfer, zum anderen 

sind das Reflektionsschalldämpfer. Zusätzlich muss darauf hingewiesen werden, dass 

oftmals eine genaue Unterscheidung der Wirkweise nicht möglich ist, weil auch Absorp-

tionsschalldämpfer über Komponenten verfügen können, die reflektierende Eigenschaf-

ten aufweisen. Ebenso ist es möglich, dass in Reflektionsschalldämpfern Absorption 

stattfindet. (vgl. SINAMBARI 2014: 457). 

Der in dieser Arbeit behandelte Plattenresonator lässt sich der Grundbauart der Reso-

nanzabsorber zuschreiben. Es handelt sich hierbei um „selektive Feder-Masse-Sys-

teme, die zur Resonanz angeregt werden sollen und deren optimale Wirkung dann in 

diesem Resonanzbereich liegt.“ (SINAMBARI 2014: 327) 

Die Wirksamkeit eines Schalldämpfers wird in der Regel mit der Einfügedämpfung (IL 

für Insertion Loss) angegeben. Die Einfügedämpfung beschreibt den Unterschied der 

abgestrahlten Schallleistung mit und ohne Schalldämpfer. 

𝐼𝐿 = 10𝑙𝑜𝑔
𝑃

𝑃
𝑑𝐵 

Formel 1 Insertion Loss (Quelle: SINAMBARI 2014: 477) 

Da die Einfügedämpfung nicht alleine eine Eigenschaft des Übertragungssystems ist, 

sondern auch die Abstrahlimpedanz und die Impedanz der Schallquelle eine wesentliche 

Rolle spielen, sollte die Messung der Einfügedämpfung unter genau definierten Bedin-

gungen stattfinden (vgl. SINAMBARI 2014: 477). 

Neben der Einfügungsdämpfung kann auch die Durchgangsdämpfung zur Beschreibung 

der Wirkung eines Schalldämpfers herangezogen werden. Die Durchgangsdämpfung 

beschreibt das Verhältnis der Schallintensität vor einem Bauteil zur Intensität danach. 

𝑇𝐿 = 10𝑙𝑜𝑔
𝑃

𝑃  
𝑑𝐵 

Formel 2 Transmission Loss (Quelle: SINAMBARI 2014: 478) 

„TL zu messen ist jedoch nicht so einfach, da die Schallintensität im Rohr vor und nach 

dem Schalldämpfer gemessen werden muss“ (SINAMBARI 2014: 478). 
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2.1 Absorptionsschalldämpfer 

In Absorptionsschalldämpfern (auch passive Absorber genannt) wird die kinetische 

Energie des Schallfeldes durch das Absorptionsmaterial in thermische Energie umge-

wandelt. Die hierbei entstehende Wärme kann vernachlässigt werden. Entscheidend für 

diesen Vorgang ist es, dass sich das Schnellemaximum der Welle im Absorptionsmate-

rial befindet. Das wird erreicht, wenn sich die Welle mit mindestens einem Viertel der 

Wellenlänge im Absorptionsmaterial befindet. Die Dicke des Absorptionsmaterials im 

Schalldämpfer wird als Packungsdicke bezeichnet. Die Packungsdicke muss also im 

Umkehrschluss mindestens eine Dicke von einem Viertel der Wellenlänge aufweisen, so 

dass die Energie des Schallfeldes effizient dissipiert werden kann. Alle kleineren Wel-

lenlängen werden dadurch automatisch gedämpft, da ihre Schnellemaxima demnach im 

Absorptionsmaterial liegen müssen. “Die Schallwelle kann oft mehrere Wellenlängen, 

mindestens jedoch eine viertel Wellenlänge tief in das Absorptionsmaterial eindringen, 

so dass sich das Schnellemaximum der Welle im Absorber befindet. Dann kann ein Teil 

der kinetischen Energie des Schallfelds in dissipative Energie gewandelt werden. Dieser 

dissipative Anteil wird als Wärme abgeführt.“ (SINAMBARI 2014: 457). Die Vorteile des 

Absorptionsschalldämpfers liegen somit klar bei der Dämpfung von hohen Frequenzen. 

Bei tiefen Frequenzen mit langen Wellenlängen sind hingegen sehr große Packungsdi-

cken von Nöten, was die Absorptionsschalldämpfer sehr teuer macht. „Tiefe Frequenzen 

mit langen Wellenlängen würden extrem große und damit sehr teure Absorptionsschall-

dämpfer benötigen“ (SINAMBARI 2014: 458). 

2.2 Reflektionsschalldämpfer 

Das Wirkprinzip von Reflektionsschalldämpfern beruht hingegen auf der Überlagerung 

von der reflektierten mit der ursprünglichen Welle. Diese destruktive Interferenz führt zur 

gewünschten Pegelreduktion im Schalldämpfer. Sie werden deshalb auch Interferenz-

dämpfer genannt. Die erforderlichen Reflexionen werden durch Querschnittssprünge o-

der Resonanzkammern erreicht. Auch das offene Rohrende kann als Grundtyp eines 

Querschnittsprungs betrachtet werden. (vgl. SINAMBARI 2014: 458). 

Reflektionsschalldämpfer haben im Gegensatz zu Absorbern den Vorteil, dass sie ge-

zielt einzelne Frequenzen dämpfen können. Hierzu wird eine Resonatorkammer auf die 

Länge von λ/4 der zu dämpfenden Frequenz ausgelegt. Die Welle tritt in die Kammer 

ein, wird am Ende der Kammer reflektiert und trifft demnach mit einem Phasen Versatz 

von λ/2 wieder auf die ursprüngliche Welle, so dass durch Aufeinandertreffen von Wel-

lenberg und Wellental die Amplitude der Welle abgemindert wird. Dieser Effekt ist umso 

größer, je größer die Resonatorkammer ist.  
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Genau hier liegt oftmals auch das Problem, da für tiefe Frequenzen und große geforderte 

Dämpfungen sehr große Volumina des Resonator Raums erforderlich sind. Außerdem 

macht die schmalbandige Wirkung von Resonatoren meist den Einsatz von zusätzlichen 

Absorbern erforderlich. Bleibt man bei dem Beispiel von Punkt 1.1, ergeben sich für ei-

nen Resonator der mindestens 10 dB Dämpfung bei 32 Hz bringen soll, folgende Ab-

messungen. 

 

Abbildung 5 Oktavspektrum Reflektionsschalldämpfer (Quelle: AED 8001) 

 Bei derart großen Abgasleitungen (Ø1400) sind die Dimensionen des Dämpfers gewal-

tig und meistens nicht zu realisieren. Natürlich gibt es hierbei auch noch effizientere Sys-

teme, was aber im Vergleich zu diesem Schalldämpfer größere Druckverluste generiert. 

2.3 Resonanzabsorber 

Der Plattenresonator, wie er in dieser Arbeit behandelt wird, kann der Gruppe der Reso-

nanzabsorber zugeordnet werden. Diese reaktiven Absorber reagieren auf die Luft-

masse, die in der auftreffenden Welle mitgeführt wird. Durch die Druckstöße der Wellen 

wird die Platte mit der flächenbezogenen Masse m“ des Resonators in Schwingung ver-

setzt. “ […] reaktive Absorber setzen dem Schallfeld eine undurchlässige Schicht entge-

gen, deren flächenbezogene Masse m“ nicht klein, sondern groß gegenüber der in der 

auftreffenden Welle mitbewegten Luftmasse […] ist. Eine solche Masse kann mit dem 
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Schallfeld reagieren, wenn sie als Teil eines Resonanzsystems anregbar gemacht wird“ 

(vgl. FUCHS 2017: 51) Entspricht die Plattenschwingung der Luftschwingung, gehen die 

Systeme in Resonanz. Dem Schallfeld wird die Energie entzogen, die notwendig ist, um 

den Plattenschwinger anzuregen. Zusätzlich muss die Platte über eine gewisse Dämp-

fung verfügen, sodass dem Schallfeld kontinuierlich Energie entzogen werden kann. Ein 

Nachteil ist die schmalbandige Dämpfung, die nur um die Resonanzfrequenz auftritt. 

„Die Wirkung ist also recht schmalbandig und beruht darauf, dass bei der Resonanz an 

den Schwingern erhöhte innere Dissipation auftritt.“ (SINAMBARI 2014: 327). Klassi-

sches Einsatzgebiet dieser Plattenresonatoren ist in der Bau- und Raumakustik. 

    

Abbildung 6 Anordnung eines Plattenabsorbers (Quelle: SINAMBARI 2014: 329) 

Dort werden dünne, biegeweiche luftundurchlässige Platten (Sperrholz-, Hartfaser-, 

Gipskartonplatten) auf einem Lattenrost vor schallharten Wänden im Abstand d montiert. 

Hinter der biegeweichen Platte kann zusätzlich eine Hinterlegung mit Schluckmaterial 

angebracht werden. Diese Schicht trägt dazu bei, die schmalbandige Wirkung des Plat-

tenresonators etwas abzumildern. Gleichzeitig wird jedoch durch den zusätzlichen Wi-

derstand der Absorptionsgrad herabgesetzt. „Eine Vergrößerung des Widerstandes 

setzt nämlich auch die Schwingamplitude und die Schnellen herab, so dass weniger 

Energie in Wärme umgewandelt werden kann“ (SINAMBARI 2014: 330) 

Im folgenden Diagramm ist das Verhalten des Absorptionsgrades α mit (Graf b) und 

ohne (Graf a) Schluckmaterial qualitativ dargestellt. 
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Abbildung 7 Schematischer Frequenzgang des Absorptionsgrades (Quelle: SINAMBARI 2014: 330) 

Die Dämpfungsschicht aus Absorptionsmaterial kann sich nach anderen Konzeptionen 

für Plattenresonatoren auch auf der schallharten Wand befinden und soll dabei den Plat-

tenschwinger nicht berühren. (vgl. FUCHS 2017: 51) 

 

Abbildung 8 Klassischer Plattenresonator (Quelle: FUCHS 2017: 52) 

2.3.1 Eigenfrequenz Resonanzabsorber 

Als Ersatzsystem zur Berechnung der Eigenfrequenz kann ein einfacher Masse-Feder-

schwinger angenommen werden. Die Masse stellt hierbei das Flächengewicht der 

Schwingplatte dar. Die Feder ist das eingeschlossene Luftkissen zwischen Platte und 

schallharter Wand. In diesem Modell soll die Platte biegeweich sein, es wird also die 

Biegesteife der Platte nicht berücksichtigt. Ebenso wird die Dämpfung des Systems ver-

nachlässigt. Die Federsteifigkeit des Systems wird demnach nur von dem eingeschlos-

senen Luftkissen generiert. 

𝑘 =
𝐸 ∗ 𝐴

𝑑
=

𝑐 ∗ 𝜌 ∗ 𝐴

𝑑
 

Formel 3 Federkonstante Luftkissen (Quelle: SINAMBARI 2014: 329) 
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Die Masse des Plattenschwingers errechnet sich zu: 

𝑚 = 𝜌  ∗ 𝑡 ∗ 𝐴 

Formel 4 Plattenmasse (Quelle: SINAMBARI 2014: 329) 

Demnach ist die Eigenfrequenz fr des Plattenschwingers: 

𝑓 =
1

2𝜋
∗

𝑘

𝑚
=

1

2𝜋
∗

𝑐 ∗ 𝜌 ∗ 𝐴

𝑑 ∗ 𝜌 ∗ 𝑡 ∗ 𝐴
 =  

1

2𝜋
∗

𝑍 ∗ 𝑐

𝑚" ∗ 𝑑
 

Formel 5 Resonanzfrequenz Plattenschwinger (Quelle: SINAMBARI 2014: 329)  

2.3.2 Absorptionsgrad α Resonanzabsorber 

Somit kann die Eigenfrequenz des Resonators genau bestimmt werden. Für die Ausle-

gung des Resonators ebenfalls entscheidend ist die Funktion des Absorptionsgrades 

über das Frequenzband. Hierfür muss die Wandimpedanz der Platte genauer betrachtet 

werden. 

Die Eingangsimpedanz Ze (bzw. die Wandimpedanz der Platte) setzt sich wie auch bei 

einem einfachen, gedämpften Masse-Feder Schwinger aus drei Anteilen zusammen. 

Der Masseimpedanz Zm, der Dämpferimpedanz r sowie der Federimpedanz ZF. Wobei 

die Reibung r in Pa*s/m etwas schwer zu quantifizieren ist. (vgl. FUCHS 2017: 52) 

 

𝑍 = 𝑍 + 𝑍 + 𝑟 

Formel 6 Eingangsimpedanz (Quelle: FUCHS 2017: 52) 

mit:        

𝑍 = 𝑗𝜔𝑚“ = 𝑗 𝜔 𝜌  𝑡  

Formel 7 Masseimpedanz (Quelle: FUCHS 2017: 52) 

𝑍 =  −𝑗
𝑐𝐿𝑢𝑓𝑡

2
∗ 𝜌𝐿𝑢𝑓𝑡

𝜔 𝑑
 

Formel 8 Federimpedanz (Quelle: FUCHS 2017: 52) 
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Nach einigen Umformungen der Wandimpedanz, kann nach Fuchs (2017) ein normier-

ter Resonatorkennwiderstand Z´R ermittelt werden, der nur die Größe der Masse und 

der Feder des Resonators beinhaltet.  

𝑍´ =
𝑍

𝑐𝐿𝑢𝑓𝑡 ∗ 𝜌𝐿𝑢𝑓𝑡
=

𝑚"

𝜌𝐿𝑢𝑓𝑡 𝑑
 

Formel 9 Resonatorkennimpedanz (Quelle: FUCHS 2017: 52) 

Mit Hilfe des normierten Resonatorkennwiderstandes Z´R, der normierten Dämpfung r` 

und der Frequenzverstimmung F kann der Absorptionsgrad α bei senkrechtem Schal-

leinfall für den Resonator bestimmt werden. 

𝛼 =
4𝑟`

(𝑟´ + 1) + (𝑍´  𝐹)²
 

Formel 10 α-Wert Resonator (Quelle: FUCHS 2017: 53) 

mit: 

𝑟` =
𝑟

𝑐𝐿𝑢𝑓𝑡 ∗ 𝜌𝐿𝑢𝑓𝑡
 

Formel 11 Normierte Dämpfung (Quelle: FUCHS 2017: 52) 

𝐹 =
𝑓

𝑓
−

𝑓

𝑓
 

Formel 12 Frequenzverstimmung (Quelle: FUCHS 2017: 53) 

Man kann hier erkennen, dass der maximal mögliche Absorptionsgrad α=1 nur mit der 

optimalen Dämpfung (r´=1 bzw. r=ρLuft*cLuft) bei der Resonanzfrequenz (F=0) erreicht 

wird. α klingt über die Frequenzskala nach Art einer Glockenkurve zu beiden Seiten 

von fr mit wachsendem |F| ab.  Je kleiner der Reibungswiderstand r` ist, umso steiler 

fällt die Glockenkurve zu beiden Seiten hin ab und die Dämpfung wird schmalbandig. 

In der Praxis steht man hier vor der Schwierigkeit, dass sich r nur in geringem Maße 

verändern lässt, somit hat r für die Änderung der Bandbreite nur eine geringe Bedeu-

tung. Weit größeren Einfluss auf die Bandbreite hat der im Produkt mit F auftretende 

Kennwiderstand Z´R. Damit lässt sich die Bandbreite, wie im folgenden Beispiel gezeigt 

wird, effektiv beeinflussen. (vgl. FUCHS 2017: 53) 
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Abbildung 10 Verbundplattenresonator schematisch (FUCHS 2017 : 60) 

Dieser unterscheidet sich von dem klassischen Plattenresonator in folgenden Punkten 

nach (FUCHS 2017: 60) 

 Vorzugsweise dünnere, hochelastische, aber bei Bedarf auch viel schwerere 

Frontplatten; 

 Grundsätzlich viel kleinere Bautiefen, maximal d=100mm für den bevorzugten 

Frequenzbereich zwischen etwa 31 bis 125 Hz; 

 Tendenziell größere zusammenhängende Flächen s> 1m² 

 Vorteilhafterweise unterschiedliche Kantenlängen  

 Fehlen eines definitionsgemäß geschlossenen Luftkissens zwischen Frontplatte 

bzw. Schale  

 dauerelastische Punktweise Verbindung zwischen Frontplatte (1) und Dämp-

fungsschicht (2) 

 Eine Befestigungs- bzw. Tragkonstruktion, die das Modul an einer Wand oder 

Decke hält, ohne dabei die Plattenschwingung zu behindern. 
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 Gegebenenfalls einen Rahmen, der das gesamte Bauteil umschließt und durch 

gezielte einstellbare Perforationen an seinen Stirnflächen über den seitlichen 

Schalleintritt in die poröse oder auch faserige Schicht quasi einen zweiten 

Schallabsorber einstellbar macht, der sein Wirkmaximum nach Bedarf in einem 

lückenlos anschließenden Frequenzbereich zwischen etwa 125 und 500Hz ent-

falten kann. 

Der Name Verbundplattenresonator erschließt sich draus, dass die Frontplatte und die 

Dämpfungsschicht dauerelastisch verbunden sind. Diese Verbindung wird durch die 

Stopfdichte der Mineralwolle in der Kulisse erreicht. 

Die Eigenfrequenz des Verbundplattenabsorbers ändert sich unter Umständen nur ge-

ringfügig zu der in Punkt 2.3.1 beschriebenen Resonanzfrequenz des Luftkissens. Das 

Luftkissen wird zwar durch Mineralwolle oder Weichschaum ersetzt, doch wenn die ge-

ringere Dehnwellengeschwindigkeit cd der Mineralwolle im Gegensatz zur cLuft im selben 

Maße verringert wird, wie die Dichte der Mineralwolle 𝜌  gegenüber 𝜌   zunimmt, 

bleibt die Resonanzfrequenz gleich. Anders ausgedrückt, ist für die Verschiebung der 

Eigenfrequenz nur der Quotient aus E-Modul des Dämmmaterials zum E-Modul der Luft 

entscheidend. Wenn also das Dämmmaterial nur ein unwesentlich höheres E-Modul auf-

weist wie die Luft, was in der Regel bei diesen Materialien der Fall ist, kann davon aus-

gegangen werden, dass auch die Verschiebung der Resonanzfrequenz nur gering ist. 

(vgl. FUCHS 2017: 61) 

𝑓 =
𝑐

2𝜋
∗

𝜌

𝜌 ∗ 𝑡 ∗ 𝑑
 = 𝑓

𝐸

𝐸
 

Formel 13 Verschiebung der Resonanzfrequenz (Quelle: FUCHS 2017: 61) 

Die Eigenfrequenz des Masse-Feder-Schwingers wird also durch das Fehlen des Luft-

kissens verändert. Trotzdem ist wie beim klassischen Plattenresonator die erhöhte 

Dämpfung bei der Masse-Feder-Frequenz vorhanden. 

Zusätzlich kommen bei Verbundplattenresonatoren noch die Eigenfrequenzen der freien 

Plattenschwingung hinzu, was den Dämpfer breitbandig wirksam macht. Die Platte sollte 

hierbei idealerweise ohne Fesselung an einen Rahmen frei schwingen können. Jedoch 

ist die Berechnung der Eigenfrequenzen einer frei schwingenden Platte sehr kompliziert. 

„Leider ist die mathematische Beschreibung der vollkommen freien Plattenschwingun-

gen endlicher Ausdehnung nicht einfach.“ (FUCHS 2017: 62) 
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Deshalb wird zur Berechnung der Eigenfrequenzen eine Formel herangezogen, welche 

die Eigenfrequenz einer aufgestützten Rechteckplatte ohne Luftkissen beschreibt, die 

an den Kanten gelenkig gelagert ist. 

 

𝑓 =  
𝜋

2

𝐵´

𝑚"
 

𝑚

𝐿
+

𝑚

𝐿
 =  0,45 ∗ 𝑐 ∗ 𝑡 ∗

𝑚

𝐿
+

𝑚

𝐿
 

Formel 14 Eigenmoden gelagerte Rechteckplatte (Quelle: FUCHS 2017: 62) 

Mit mx, my = 1,2,3…. 

𝐵` =
𝐸 𝑡³

12 ∗ (1 − 𝜇 )
 

Formel 15 Biegesteifigkeit (Quelle: FUCHS 2017: 58) 

Die Genauigkeit dieser Formel ist ausreichend, da der Verbundplattenabsorber ein breit-

bandig wirkender Absorber ist.  

Selbst bei der Auswahl der Formgebung von Plattenresonatoren nicht als Schallabsor-

ber, sondern als Schallgenerator in Musikinstrumenten, kommt diese Formel zur Anwen-

dung. Wenn man sich selbst dort, wo es viel eher auf das Schwingverhalten bei diskreten 

Frequenzen ankommt, nach ausführlicher Diskussion doch als Näherung mit den Eigen-

frequenzen der aufgestützten Rechteckplatte ohne Luftkissen zufriedengibt, sollen diese 

hier, wo es um ein Modell für einen Breitbandabsorber geht, ebenfalls als Näherung 

herangezogen werden. (vgl. FUCHS 2017: 62). 

Die große Bandbreite des Verbundplattenabsorbers wird durch die Vielzahl der Eigen-

frequenzen erreicht. Die Platte schwingt nicht nur in ihrer ersten Eigenfrequenz, sondern 

kann je nach Anregung in jeder beliebigen weiteren Eigenfrequenz ebenso schwingen.  

Die Anzahl der Eigenfrequenzen der Platte in einem bestimmten Frequenzband ∆f steigt 

nach Fuchs (2017) wie folgt an: 

∆𝑁 = 1,75 ∗
𝑆

𝑐 𝑡
∆𝑓    ;     𝑆 = 𝐿 𝐿  

Formel 16 Anzahl der Eigenfrequenzen (Quelle: FUCHS 2017: 63) 
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3 Einsatzmöglichkeit von Plattenresonatoren 

bei ALS 

Da die Firma ALS, wie in der Einleitung beschrieben, auch im großen Umfang Industrie-

kamine fertigt und dafür extra eine eigene GmbH (als-kd Kamin und Druckbehälterbau) 

gegründet hat, wird meist nicht nur der Rohrleitungsstrang samt Schalldämpfer geliefert, 

sondern auch noch der Abgasschornstein einer Anlage. Da das runde Rohr keinerlei 

Dämpfungswirkung entfaltet, sondern eher als idealer akustischer Leiter fungiert, bleibt 

die gesamte Zuleitung zum Kamin und der Kamin selbst für akustische Maßnahmen un-

genutzt. Die Schalldämpfung wird ausschließlich in dem extra eingebauten Schalldämp-

fer erzeugt. 

Der typische Aufbau eines Industrieschornsteins kann wie folgt beschrieben werden: Die 

Abgase werden in einem Innenrohr geführt. Das Innenrohr ist aus hochwertigen Edel-

stählen gefertigt, die durch hohe Chrom-Nickel Anteile Sicherheit gegen Korrosion bie-

ten. Insbesondere, wenn das Abgas im Kamin durch eine geringe Abgastemperatur den 

Taupunkt unterschreitet, sind die Innenrohre des Kamins einem stark korrosiven Milieu 

ausgesetzt, was selbst bei hochwertigen Edelstählen zu Rost führen kann. Deshalb wer-

den die Innenrohre mit Mineralwolle isoliert, um die Abgastemperatur möglichst konstant 

zu halten und so eine Taupunktunterschreitung zu verhindern. Das Innenrohr und die 

Isolierung werden von einem tragenden Rohr aus Baustahl gehalten. Das Tragrohr 

nimmt alle statischen und dynamischen Lasten (Wind, Erdbeben, Vereisung) auf. Diese 

doppelschalige Ausführung hat sich bewährt, da so das Innenrohr aus teurem Edelstahl 

mit dünnen Wandstärken realisiert werden kann, wohingegen das Tragrohr aus günsti-

gerem Baustahl dickwandig ausgeführt wird, falls es die statischen Kräfte erfordern. Zwi-

schen Isolierung und Tragrohr befindet sich ein Luftspalt, sodass das Tragrohr keinen 

hohen Temperaturen ausgesetzt wird. Diese klassische Ausführung, bestehend aus 

Rauchrohr, Isolierung und Tragrohr, weist nahezu keinerlei effektive Lärmminderung auf. 

FUCHS (2017) gibt ein Beispiel, in dem ein vier Meter langes Rohr mit ebensolchem 

Aufbau in einem Prüfstand gemäß DIN EN ISO 7235 gemessen wurde. (Innenrohr 

t=0,4mm; Ø=350mm; Isolierung t=30mm; Tragrohr Ø=500mm). Wie zu erwarten war, ist 

nahezu keinerlei Dämpfungswirkung zu erkennen. „Nur bei der Ringdehnfrequenz fR des 

Innenrohrs, die hier im Oktavband bei 4kHz liegt, wurde mit 0,8 dB auf 4m Länge etwas 

Dämpfung gemessen.“ (FUCHS 2017: 163). 

Insofern ist es nicht verwunderlich, dass Anstrengungen unternommen wurden, diese 

ungenutzte Oberfläche des Kamins akustisch wirksam zu gestalten. Hierfür bietet der 

Plattenresonator eine besonders attraktive Variante für den technischen Schallschutz. 

„Wenn die inneren, die Strömung und den Schall im Schornstein führenden Bauteile 
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nicht mehr rund, sondern (viel-)eckig ausgeführt werden, kann der Schall die dann ebe-

nen inneren Begrenzungsflächen zum Mitschwingen anregen. Wird das Mitschwingen 

gedämpft, kann dem Schallfeld im Schornstein so die Energie entzogen werden“ 

(FUCHS 2017: 163).  

Aus dem eckigen Innenzug mit planaren Oberflächen, welche zusätzlich horizontal un-

terteilt sind, wird eine Vielzahl von schwingfähigen Platten generiert. Dementsprechend 

hat man eben solche Verbundplattenresonatoren geschaffen wie in Punkt 2.4 beschrie-

ben. Die Blechfelder des eckigen Innenzugs bilden die schwingfähigen Platten. Die Mi-

neralwolle zur Isolierung fungiert gleichzeitig als poröse Dämmschicht, welche die 

Plattenschwingungen dämpft. Das tragende Außenrohr aus Baustahl bildet die schall-

harte Wand und somit die Begrenzung für das Luftkissen.  

 

Abbildung 11 Schalldämpfender Schornstein beim Hersteller (Quelle: Niessing Anlagenbau) 

Derartige Anlagen werden bereits seit 1996 vom Frauenhofer Institut geplant und konn-

ten auch schon zur Ausführung gebracht werden. „Seit 1996 (bis 2004) sind 30 Abgas-

anlagen mit eckigem Innenzug als Schalldämpfer gebaut und geprüft worden, die alle 

zur Zufriedenheit der Auftraggeber arbeiten. Das ist auf die Unempfindlichkeit der eige-



Einsatzmöglichkeit von Plattenresonatoren bei ALS 21

 

bauten Plattenabsorber aus Edelstahl gegenüber Verschmutzung aus dem Abgas zu-

rückzuführen“ (ECKOLDT 2004: 1). 

 

Abbildung 12 Schalldämpfender Schornstein in der Fertigung (Quelle: Niessing Anlagenbau) 

Die Vorteile dieser Art von Schalldämpfer liegen somit bei den geringen zusätzlichen 

Materialkosten, da in etwa die gleichen Mengen an Material für einen Kamin ohne dämp-

fende Maßnahmen benötigt werden. Ein erheblicher Vorteil gegenüber gewöhnlichen 

Absorptionsschalldämpfern liegt in der Dämpfung von tieffrequenten Anteilen, da die 

Plattenresonatoren hierfür explizit ausgelegt werden können und dabei mit erheblich ge-

ringeren Material und Platzverbrauch auskommen. Der geringe Platzverbrauch wirkt sich 

positiv auf den Druckverlust aus, was zu geringen Betriebskosten der Anlage beiträgt.  

Des Weiteren ist, wie von Eckoldt (2004) beschrieben, der Plattenresonator durch die 

glatte Edelstahloberfläche unempfindlich gegenüber Verschmutzung und Abgas und zu-

dem leicht zu reinigen. 

Dieser Vorteil ist insbesondere bei stark verschmutzten Abluftströmen, wie in Papierfab-

riken oder Mineralfaserproduktionsstätten ein Argument für die Betreiber, ebenfalls auf 

Plattenresonatoren umzustellen. 

Um den Anteil der absorbierenden Fläche zu erhöhen werden zusätzlich Innenkulissen 

(siehe Abb. 11 & 12) verbaut. 

Im Umfang dieser Arbeit sollen auch erstmal nur Innenkulissen wie auch schon in Abbil-

dung 4 gezeigt, thematisiert werden. Hierfür gibt es mehrere Gründe. In der Entwick-

lungsphase können nur einzelne Kulissen und nicht gleich ganze Kaminrohre in einem 

kleinen Prüfstand getestet werden. Des Weiteren ist auch die Ausführung von Kamini-

nnenzügen in der DIN EN 13084 genormt. Insbesondere, wenn eine Druckanforderung 
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an das Innenrohr gestellt wird, (was meistens der Fall ist) muss eine gewisse Dichtheit 

für das Kaminrohr gewährleistet werden, was unter Umständen zu aufwändigen Kon-

struktionen und großen Fertigungsaufwand führen kann. Deshalb ist es sinnvoll, die Wir-

kung der Plattenresonatoren erst im kleinen Maßstab zu testen, bevor ein ganzer 

Kamininnenzug mit Plattenresonatoren ausgeführt wird. Nichtsdestotrotz kann ja auch 

schon mit der Anordnung mehrerer Kulissen in einem eckigen Schalldämpfergehäuse 

das Problem der tieffrequenten Dämpfung mit kostengünstigen Ausführungen in den 

Griff bekommen werden (vgl. Abb. 4). 
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4 Konstruktive Umsetzung Plattenresonator 

Im Rahmen dieser Arbeit sollen Kulissen mit drei unterschiedlichen Plattengrößen un-

tersucht werden. Die Platten erhalten die Abstufung 1000x1500; 830x1250; 670x1000. 

Es werden Platten aus den Materialien Aluminium (AlMg3) und Edelstahl (1.4571) ge-

testet. Um den Testumfang etwas einzuschränken, werden alle Kulissen mit einer Dicke 

von 100mm gebaut. Verbundplattenresonatoren generieren die Dämpfung im ideal Fall 

über die Dämpfung der Eigenschwingformen der Platte, insofern dient die Isolierung nur 

als dämpfendes Material, das durch zusammendrücken und entspannen direkt an der 

Platte Bewegungsenergie in Wärmeenergie umwandelt. Da die Auslenkungen der Platte 

in der Eigenschwingform sehr gering sind, ist die Dicke des Isolationsmaterials nicht 

maßgebend. Natürlich schwingt das ganze System zusätzlich wie ein gewöhnlicher Re-

sonator in der Masse-Feder Frequenz abhängig von Luftfeder und Plattenmasse, hierbei 

ist die Isolierdicke nach wie vor entscheidend. Die Dämpfung der tiefen Frequenzen soll 

aber mit der Eigenschwingform erfolgen, wodurch die Kulissendicke für die tieffrequente 

Wirkung nicht entscheidend ist. Insofern können diese beiden Effekte Dämpfung gene-

rieren, die vielleicht je nach Frequenz in der Auswertung der Messergebnisse zu erken-

nen sind. 

Üblich ist, die Resonatorplatte und den Rahmen einzeln auszuführen, wie es auch bei 

normalen Absorptionsschalldämpfern mit Rahmen und Lochblech der Fall ist. 

  

Abbildung 13 Plattenresonator (Quelle: HANISCH 2004: 1) 

  Hierbei stellt sich die Frage, wie die Körperschallübertragung zwischen Rahmen und 

Schwingplatte unterbunden werden soll, da auch hier der Rahmen und die Platte aufei-

nanderschlagen können und so eine Lärmquelle entsteht. Generell gibt die Verbindung 





Konstruktive Umsetzung Plattenresonator 25

 

das Schalldämpfergehäuse aufeinanderschlagen und auch hier eine potentielle zusätz-

liche Lärmquelle geschaffen wird, was in jedem Fall zu verhindern ist.  

Diese Bauform der Kulissen lässt auch die Kombination von einem Absorptionsschall-

dämpfer mit einem Plattenresonator zu. Hierfür kann die Kulisse auf einer Seite mit Loch-

blech abgedeckt werden, während die andere Seite mit einem geschlossenen Blech 

ausgeführt wird. Der geschlossene Raum hinter der Resonatorplatte, wie sie in Abbil-

dung 10 dargestellt ist, ist somit nicht gegeben. FUCHS (2017) beschreibt eine ähnliche 

Ausführung von Verbundplattenresonatoren, bei denen die Rahmenkonstruktion perfo-

riert ist, um zusätzlich auch mit dem entstandenen Absorptionsschalldämpfer das Schall-

feld zu dämpfen.   

 

 

 

Abbildung 15 Hybridschalldämpfer (Quelle: Eigene Darstellung) 

 

 

Eine einfachere Bauart der Kulissen wären zwei gekantete Bleche, die ineinanderge-

schoben werden können und letztlich nur durch Schrittschweißungen oder Nieten zu-

sammengehalten werden. 
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Abbildung 16 Kulisse Variante 2 (Quelle: Eigene Darstellung) 

Ein Punkt, der dabei nur schwer abzuschätzen ist, ist die Einbringung von Spannungen 

durch die Wärmeeinwirkung vom Schweißen auf das ggf. dünne Blech. Ein Vorteil dieser 

Konstruktion wäre natürlich, dass kein extra Rahmen benötigt wird, sondern die Blech-

platte durch die Umkantung am Rand die nötige Steifigkeit hat.  

 

Abbildung 17 Kulissenrand Variante 2 (Quelle: Eigene Darstellung) 

Nachteilig ist hingegen, dass die steifere Platte durch die Umkantungen weniger Eigen-
schwingformen, insbesondere in tiefen Frequenzbereichen hat, als die frei gelagerte 
Platte. 

Aus diesen Gründen werden nur Kulissen in gewöhnlicher Bauform mit Rahmen in die-
ser Arbeit getestet. 
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Es zeigt sich, dass die Formel von Fuchs (2017) und die Eigenfrequenzberechnung mit-

tels der finiten Elemente Methode nahezu die gleichen Ergebnisse liefern. Hierfür wird 

nachstehend eine Tabelle mit den ersten 12 Eigenfrequenzen erstellt, in der die Eigen-

frequenzen gemäß Fuchs (2017) und die Eigenfrequenzen gemäß der FEM-Analyse 

verglichen werden. Die Abweichung beträgt hier 2,5% bis maximal 3%. In der Praxis 

können die Werte wahrscheinlich noch erheblich mehr variieren, da durch kleinste Dellen 

oder Verformungen des Blechs, die beim Handling in der Werkstatt unvermeidlich sind, 

die Biegesteifigkeit lokal stark verändert werden kann. Des Weiteren kann durch die Be-

arbeitung der Bleche mit der Schlagschere oder der Wärmeeinwirkung durch das 

Schweißen eine Vorspannung im Blech sein. Somit sind geringe Abweichungen immer 

vorhanden und eine exakte Berechnung der Eigenfrequenz nur im geringen Maße mög-

lich.  

 

Tabelle 2 Vergleich der Eigenfrequenzen analytisch und nummerisch (Quelle: Eigene Darstellung) 

Nun wird die identische Platte mit einer festen Einspannung an den Rändern berechnet. 

Diese Situation würde sich ergeben, wenn die Resonatorplatte fest mit dem Rahmen 

verbunden würde. 

 

Mode  analytisch nummerisch Abweichung
f in [Hz] f in [Hz]

1 6,8 6,6 -2,81%
2 13,1 12,8 -2,78%
3 21,0 20,4 -2,80%
4 23,6 23,0 -2,76%
5 27,3 26,5 -2,75%
6 37,7 36,7 -2,69%
7 38,3 37,2 -2,73%
8 44,6 43,4 -2,79%
9 50,9 49,5 -2,73%

10 52,4 51,0 -2,64%
11 57,1 55,6 -2,71%
12 61,3 59,7 -2,66%
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5.1 Harmonische Analyse 

Solid Works bietet die Möglichkeit harmonische Analysen durchzuführen. Hierfür wirkt 

eine Kraft oder ein Druck auf eine definierte Fläche des Bauteils ein. Diese Kraft wirkt 

nicht konstant, sondern in Form einer harmonischen Schwingung oszillierend auf das 

Bauteil ein. Die Frequenz der harmonischen schwingenden Kraft kann vom Benutzer 

vorgegeben werden. Man kann auch die Frequenz der harmonischen Schwingung in 

einem bestimmten Frequenzband ansteigen lassen. Somit lässt sich der Verlauf be-

stimmter Eigenschaften über die Frequenz der einwirkenden Kraft berechnen.  An dem 

Bauteil können virtuelle „Sensoren“ angebracht werden, welche z.B. die Auslenkung o-

der die Geschwindigkeit über den Frequenzverlauf darstellen.  

Mit der harmonischen Analyse können also Erkenntnisse darüber gewonnen werden, 

wie stark die Platte in Abhängigkeit von der Frequenz und der Kraft zum Mitschwingen 

angeregt werden kann.  

Wird eine Eigenfrequenz besonders stark zum Mitschwingen angeregt, bedeutet das im 

Umkehrschluss, dass genau bei dieser Frequenz die Dämpfung des Plattenresonators 

groß ist. Wird die Platte nämlich stark angeregt, führt das zu großen Verschiebungen 

und Geschwindigkeiten der Plattenoberfläche. Das wiederum führt zu verhältnismäßig 

starker Verdichtung und Entspannung der Mineralwolle, wofür Energie aufgewendet 

werden muss. Diese Energie wird dem Schallfeld entzogen und man erreicht hohe 

Dämpfungen bei jener Frequenz.  

Für die Simulation wurde die Annahme getroffen, dass ein gleichmäßiger Druck ortho-

gonal auf die Platte wirkt, der in harmonischer Form Stärke und Vorzeichen in der jewei-

ligen Frequenz ändert. Da ja der oszillierende Druck aus den Druckschwankungen der 

Schallwellen herrührt, soll in der Simulation ein fiktiver Schalldruckpegel von 120 dB an-

genommen werden.  

 

20 ∗ 𝑙𝑜𝑔
𝑝

2 ∗ 10  𝑃𝑎
= 120 𝑑𝐵 

𝑝 = 10 ∗ 2 ∗ 10  

𝑝 = 20𝑃𝑎 
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Abbildung 21 Lage der Punkte für die Analyse ( Quelle: Eigene Darstellung / Solid Works 2019) 

Es ist zu beobachten, dass insbesondere die 1. Mode bei dieser Art der Anregung zum 

Schwingen gebracht wird und die größte Amplitude aufweist. Im weiteren Verlauf der 

Simulation ist zu sehen, dass nur bestimmte Eigenfrequenzen tatsächlich einen Aus-

schlag verursachen, was zu der Annahme führt, dass diese Eigenfrequenzen zwar the-

oretisch auftreten, praktisch aber derart geringe Amplituden aufweisen, dass die 

Ausschläge unerheblich sind. In der folgenden Darstellung ist die Plattenverformung der 

harmonischen Analyse bei den ersten vier Moden zu erkennen. 
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6 Regelwerke  

Die Messung der Einfügedämpfung sollte unter genau definierten Bedingungen stattfin-

den, da die Einfügedämpfung nicht alleine von der Eigenschaft des Übertragungssys-

tems abhängt, sondern auch die Abstrahlimpedanz und die Impedanz der Schallquelle 

eine wesentliche Rolle spielen (vgl. SINAMBARI 2014: 477). Diese Bedingungen werden 

in der DIN EN ISO 11691:2021-03 „Akustik-Messung des Einfügungsdämpfungsmaßes 

von Schalldämpfern in Kanälen ohne Strömung - Laborverfahren der Genauigkeitskasse 

3“ vorgegeben, welche ein Verfahren zur Messung der Einfügungsdämpfung im Labor 

beschreibt. 

„Das Einfügungsdämpfungsmaß von absorbierend wirkenden Schalldämpfern wird im 

Allgemeinen nicht durch Luftströmung beeinflusst, vorausgesetzt, dass die Strömungs-

geschwindigkeit im engsten Querschnitt des Schalldämpfers etwa 20 m/s nicht über-

schreitet.“ (DIN EN ISO 11691: 5) Das ist bei den Schalldämpfern, die von ALS gebaut 

werden meistens der Fall, insofern kann davon ausgegangen werden, dass das Mess-

verfahren ohne Strömung hinreichend genaue Ergebnisse liefert. 

Ein Messverfahren mit Strömung wird in der DIN EN ISO 7235: 2009 „Labormessungen 

an Schalldämpfern in Kanälen-Einfügungsdämpfung, Strömungsrauschen und Gesamt-

druckverlust“ aufgezeigt. Jedoch stellt die DIN EN ISO 11691: 2021-03 ein kostengüns-

tigeres Verfahren vor, das wie oben beschrieben, für geringe 

Strömungsgeschwindigkeiten hinreichend genau ist. „Da die meisten Schalldämpfer […] 

niedrigere Auslegungsgeschwindigkeiten als 15 m/s aufweisen, kann dieses Dokument 

häufig eine wirtschaftliche Alternative zur ISO 7235 darstellen“ (DIN EN ISO 11691: 6) 

Auch die Größenordnung der Schalldämpfer entspricht der, die zumeist von ALS gebaut 

werden. „Dieses Dokument ist vorgesehen zur Anwendung auf runde Schalldämpfer mit 

Durchmessern von 80mm bis 2000mm und für rechteckige Schalldämpfer mit Quer-

schnittsflächen derselben Größenordnung.“ (DIN EN ISO 11691: 5) 

Die DIN EN ISO 11691 sowie DIN EN ISO 7235 behandeln also die Messung von Schall-

dämpfern im Labor. Diese Messverfahren sind prädestiniert um neue Schalldämpferkon-

zepte im kleinen Maßstab zu testen. Will man allerdings große Schalldämpfer möglichst 

schnell und ohne großen Aufwand im Werk testen ist dieses Verfahren zeitaufwändig 

und teuer. Es ist dann umfangreiche Ausstattung wie Prüfkanäle, Modenfilter, Über-

gänge und ein Hallraum von Nöten. Für kleinere Schalldämpfer ist das noch zu bewerk-

stelligen, allerdings werden bei großen Schalldämpfern die entsprechenden 

Dimensionen besonders für die Übergangsstücke sehr groß, was zu hohen Kosten und 

großem Platzbedarf führt.  
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Die DIN EN ISO 11820: 1997-04 „Messung an Schalldämpfern im Einsatzfall“ behandelt 

die Messung von Schalldämpfern im Feld. Sie ist anwendbar für Messungen an Schall-

dämpfern in praktischen Anwendungsfällen zum Zweck schalltechnischer Analyse, für 

Abnahmeprüfungen und ähnliche Beurteilungen. Allerdings können die erzielten Ergeb-

nisse nicht mit Leistungsdaten verglichen werden, die in Labormessungen nach ISO 

7235 gewonnen wurden, teils wegen der unterschiedlichen Prüfbedingungen, teils we-

gen unterschiedlicher Definitionen. (vgl.DIN EN ISO 11820: 3). 

6.1 Auswahl der Regelwerke 

Wünschenswert wäre eine Messung gemäß DIN EN ISO 11691. Allerdings ist der Prüf-

standsaufbau und auch die Messung im Hallraum sehr aufwendig. Der Hallraum muss 

hierbei den Vorgaben der DIN EN ISO 3741:2011-01entsprechen. Ein weiteres Problem 

ist, dass sich die geforderten Hallraumgrößen nicht hier in der Firma erreichen lassen. 

Der verfügbare Hallraum müsste ein Volumen von mindestens 200m³ haben um für die 

Messung von den maßgebenden tiefen Frequenzen geeignet zu sein. Diese Vorgabe 

wird in der DIN EN ISO 3741:2011-01 getroffen.  

 

Tabelle 5 Hallraum, empfohlenes Mindestvolumen (Quelle: DIN EN ISO3741:2011-01) 

In dem zur Verfügung stehenden Messraum bei der Firma ALS wurden lediglich Schall-

messungen gemäß DIN EN ISO 11820 durchgeführt, wonach der Raum keine vorge-

schriebene Größe haben muss, sondern lediglich ein diffuser Raum gefordert wird. 
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Das gleiche gilt auch für den Einfluss von Gegenständen, welche sich in der Umgebung 

befinden. Die Norm sieht hierfür eine Umgebungskorrektur vor. Da diese Umgebungs-

korrektur an den relativ gemessenen Werten der Einfügungsdämpfung keinerlei Einfluss 

hat, braucht sie im Rahmen dieser Messreihe nicht berücksichtigt werden. Des Weiteren 

befinden sich die nächsten Gebäude in einem Abstand von ca. 20m zum Messpunkt, 

sodass die abgeschwächte, reflektierte Schallwelle keinen nennenswerten Einfluss auf 

das Messergebnis hat. 

Als Messfläche bietet sich eine viertelkugelförmige Oberfläche an. Die Messdauer wird 

von der Norm für zeitlich nicht schwankende Schallquellen mit 10 Sekunden angegeben. 

(vgl. DIN EN ISO 3744: 27) 

In der folgenden Abbildung aus der Norm werden die geometrischen Bedingungen für 

einen Bezugsquader dargestellt. Der Bezugsquader muss alle Schallabstrahlenden 

Komponenten des Messkörpers einschließen. Der Quader muss des Weiteren an der 

vertikalen, als auch an der horizontalen reflektierenden Ebene anliegen. Der Ursprung 

„0“ liegt mittig von „l2“ auf der Schnittachse der Ebenen. Für die weitere Berechnung der 

Messhüllfläche ist die charakteristische Quellenabmessung „d0“ entscheidend, welche 

den Abstand von Ursprung bis zur entferntesten Quaderecke angibt. 

 

Abbildung 25 Charakteristische Quellenabmessung mit Bezugsquader ( DIN EN ISO 3744: 21) 

Im konkreten Fall des Prüfstandes muss somit die Austrittsöffnung der Messstrecke im 

Bezugsquader (grün dargestellt) liegen. „l2“ entspricht dem Durchmesser des Rohrs, also 

500mm. „l3“ ist der Abstand vom Boden bis zur Rohrachse (600mm) zuzüglich des Rohr-

radius (250mm). Die Länge „l1“ wird auf der sicheren Seite liegend mit einem Wert von 

200mm angenommen. Demnach ergibt sich die Strecke d0 zu: 
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Abbildung 28 Mikrofonpositionen auf einer Viertelkugel (DIN EN 3744:2011-02) 
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Wie gefordert kommt ein 12“ Lautsprecher der Firma VISATON® mit einer Nennbelast-

barkeit von 120 Watt zum Einsatz. Dieser wird von einem 300 Watt Verstärker der Firma 

„Fosi Audio“ gespeist. Das Zufallsrauschen vom Laptop wird mittels AUX-Kabel an den 

Verstärker weitergegeben. Zwischen der Berührfläche von Lautsprecher und Gehäuse 

wird eine Moosgummidichtung eingebracht, sodass Körperschallübertragungen mini-

miert werden können. Anders als in Abbildung 30 dargestellt, wird bei dem Querschnitt-

sprung der Prüfanordnung der Durchmesser von 400mm auf 500mm vergrößert. Gleich 

im Anschluss an den Querschnittsprung schließ der Modenfilter an. 

 

 

 

Abbildung 33 Produktdaten VISATON® W300 (Quelle: VISATON® ) 
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Abbildung 34 Produktdaten Verstärker "Fosi Audio MO-3" (Quelle: Fosi Audio) 

6.2.2 Modenfilter 

„Grundsätzlich ist der Modenfilter ein zusätzlicher Schalldämpfer. Er sorgt für eine geringe 

Dämpfung der maßgeblichen Moden und für eine substanzielle Dämpfung Moden höherer 

Ordnung der axialen Schallausbreitung. Ferner wird der Modenfilter verwendet, um die 

Schallquelle vom Messgegenstand/ Substitutionskanal zu entkoppeln. Zu diesem Zweck 

muss der Modenfilter ein Mindest-Einfügungsdämpfungsmaß bereitstellen, und zwar von 3 

dB bei den Terzmittenfrequenzen bei 50 Hz und 63 Hz sowie von 5 dB bei den Terzbandmit-

tenfrequenzen im Bereich von 80 Hz bis 10 000 Hz in den angeschlossenen Kanälen.“ (DIN 

EN ISO 11691: 9) 

Ein derartiger Absorptionsschalldämpfer verlangt eine relativ große Packungsdicke, um 

auch in dem tiefen Frequenzbereich wirksam zu werden, wohingegen die Schalldämp-

ferlänge recht knapp ausfallen muss, so dass die zu erreichende Dämpfung von 5 dB 

nicht allzu sehr überschritten wird. Würde die Dämpfung zu groß werden, könnten die 

Bedingungen der DIN EN ISO 3744 nicht mehr eingehalten werden, wonach der Pegel-

unterschied zwischen Umgebungsgeräusch und Messgeräusch mindestens 6dB, besser 

15 dB betragen sollte. Die Auslegung erfolgt mit der Software AED 8001. 

 

Abbildung 35 Auslegung Modenfilter ( Quelle: AED 8001) 
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7 Messung 

 

Insgesamt gibt es 12 Variationen an Kulissen, die im Umfang dieser Arbeit zu messen 

sind. Anhand der Messwerte sollen die α-Werte bestimmt werden, die bei einer bestimm-

ten Platte zu erwarten sind. Auf Grundlage dieser α-Werte soll in Zukunft die Auslegung 

der Resonatoren erfolgen.  

Nach Auswertung der Messungen, können mithilfe der Messwerte und der pieningschen 

Formel die α-Werte für ein Terzspektrum bestimmt werden. 

Vielleicht lassen sich algebraische Muster bilden, mit deren Hilfe man in Zukunft auch 

Platten mit unterschiedlichen Größen auslegen kann.  

In die pieningsche Formel geht die freie Strömungsfläche S sowie die Resonatoroberflä-

che (L * U) ein. D ist die gemessene Einfügungsdämpfung.   

𝐷 = 1,5 ∗ 𝛼 ∗
𝑈

𝑆
∗ 𝐿 

Formel 19 Piening Formel (Quelle: Brandstätt 1997: 1) 

𝛼 =
𝐷 ∗ 𝑆

1,5 ∗ 𝑈 ∗ 𝐿
 

 Mit dieser Formel kann für jede Plattengröße die Dämpfung ermittelt werden.  

Interessant wäre, ob es bestimmte Eigenschwingformen der Platte gibt, bei denen die 

Platte stärker schwingt und somit Energie dissipiert.  

7.1 Messunsicherheit 

Die DIN EN ISO 11691 gibt eine Vergleichsstandardabweichung σRi des Einfügungs-

dämpfungsmaßes für unterschiedliche Terzbandmittenfrequenzen vor. „Sofern keine 

weiteren Erkenntnisse vorliegen, ist die erweiterte Messunsicherheit für eine angege-

bene Überdeckungswahrscheinlichkeit von 95% nach ISO/ IEC Guide 98-3[7], falls ge-

wünscht, im Prüfbericht als zweifache Vergleichsstandardabweichung anzugeben.“ (DIN 

EN ISO 11691: 12) 
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Tabelle 6 Vergleichsstandardabweichung des Einfügungsdämpfungsmaßes (Quelle: DIN EN ISO 11691:12) 

7.2 Messbericht 

In den folgenden Punkten werden die Angaben gemacht, welche nach DIN EN 11691 

im Prüfbericht enthalten sein müssen. 

7.2.1 Art des Schalldämpfers und sein Verwendungszweck 

Im Rahmen dieser Arbeit werden 12 unterschiedliche Plattenresonatoren, die sich in 

Größe und Material der Platten unterscheiden, getestet. Die Plattenresonatoren dienen 

als Prototypen, um erste Messergebnisse zu erhalten. 

7.2.2 Maße und Eintrittsquerschnitt 

Das Schalldämpfergehäuse hat einen freien Querschnitt von 0,53 m² (1,05m x 0,5m), 

ohne Kulissen. Je nachdem, welche der drei unterschiedlichen Größen zum Einsatz 

kommt, verändert sich der Ein- und Austrittsquerschnitt. Bei den Kulissen (1500x1000) 

und (1000x670) ist der Querschnitt 0,43m² groß, bei der Kulisse mit (1250x830) ist der 

Querschnitt 0,44m² groß. 

7.2.3 Gesamtmaße und Gesamtgewicht des Schalldämpfers. 

Das Schalldämpfergehäuse hat eine Größe von 1,5m x 1,05m x 0,5m. Am Gehäuse 

schließen zwei Übergänge (eckig – rund) an. Mit Übergängen hat das Gehäuse ein Ge-

wicht von ca. 110 kg. Hinzu kommt die jeweilige Konfiguration der Testkulisse. 
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Tabelle 7 Kulissen Gewicht (Quelle: Eigene Darstellung) 

7.2.4 Dicke, Abstand und Oberfläche der Kulissen 

Im Umfang dieser Arbeit werden immer Kulissen mit einer Kulissendicke von 100mm 

verwendet. Die Oberflächen der Kulissen aus Aluminium- und Edelstahlplatten sind un-

behandelt. Der Abstand zwischen Wandung und Kulisse beträgt immer 200mm.  

7.2.5 Bauparameter 

Die Stopfdichte der Mineralwolle wird bei den Aluminiumresonatoren so gewählt, wie es 

bei der Firma ALS auch bei gewöhnlichen Absorptionskulissen der Fall ist. Hierbei ist 

das Verhältnis vom Volumen der Mineralwolle zum Raumvolumen der Kulisse im Bereich 

von 1,1 bis 1,15. Bei den weiteren Messungen mit den Edelstahlresonatoren wurde die 

Stopfdichte variiert, so dass die Auswirkungen unterschiedlicher Stopfungen ersichtlich 

werden. 

7.2.6 Beschreibung der Messanordnung 

18.08.2022; 18:00- 20:00Uhr bzw. 19.08.2022; 18:00- 20:00Uhr; 

Verwendete Normen: DIN EN ISO 11691:2020; DIN EN ISO 3744:2010 

Die Messergebnisse wurden in weitgehender Übereinstimmung mit den genannten Nor-

men erstellt. Bei der Anwendung der DIN EN ISO 3744 wurde lediglich die Anzahl der 

Messpunkte reduziert, da es sich bei den Prüfobjekten nicht um fertige Produkte handelt, 

sondern um Prototypen, die mit Messreihen in kleinerem Umfang auf ihr Verhalten ge-

testet werden sollen. Erst wenn ein fertiges Produkt, das in den Verkauf gehen soll, ge-

testet wird, ist ein Messergebnis in vollständiger Übereinstimmung mit den genannten 

Normen erforderlich. Der Messaufbau entspricht den beschriebenen Details von Punkt 

6. 

Der Prüfstand wurde wie beschrieben in der Lagerhalle aufgebaut. 

Länge Breite 1 mm 2 mm 1,5 mm 2 mm
1,50 m 1,00 m 34,5 kg 42,6 kg 61,7 kg 73,5 kg
1,25 m 0,83 m 25,9 kg 31,5 kg 44,7 kg 52,9 kg
1,00 m 0,67 m 18,6 kg 22,2 kg 30,8 kg 36,0 kg

Alu V4AKulissen Gewicht
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Abbildung 44 Aufgebauter Prüfstand Vorderseite mit Testkulissen ( Quelle: ALS GmbH) 

 

Abbildung 45 Prüfstand Rückseite (Quelle: ALS GmbH) 

 

Der Lautsprecher wurde in den Kanal eingebaut, wobei extra eine zusätzliche Moos-

gummidichtung zwischen Lautsprecher und Kanal eingeklemmt wurde, so dass die Kör-

perschallübertragung minimiert wird. Die Öffnung für die Kabel wurde ebenfalls mit 

Moosgummi abgedichtet. 
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Abbildung 46 Lautsprecher im Testkanal ( Quelle: ALS GmbH) 

Die Kulissen wurden mit einem Gabelstapler in das Gehäuse gehoben. 

 

Abbildung 47 Einbringung der Kulissen mit Gabelstapler ( Quelle: ALS GmbH) 

Die Kulissen werden mit zwei U-Profilen in dem Gehäuse befestigt. Es ist darauf zu ach-

ten, dass die Druckkraft auf die Kulisse gering ist, so dass der Rahmen nicht auf die 

Resonatorplatte drückt und somit die Lagerung der Platte beeinflusst. 
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Abbildung 48 Kulisse im Prüfstand (Quelle: ALS GmbH) 

 

Draußen wurde das Messmikrofon mit einem Messradius von 3m aufgestellt.  

 

Abbildung 49 Messmikrofon am Prüfstand (Quelle: ALS GmbH) 
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8 Messergebnisse 

8.1 Auswertung Messung Resonator „Aluminium“ 

Am 18.08.2022 wurden alle sechs Resonator Konfigurationen mit Aluminium als Re-

sonatorplatte gemessen. Die Stopfdichte entspricht hierbei der Standard Bauart von Ku-

lissen bei der Firma ALS, die rechnerisch bei 1,1 liegt. Ziel ist es hierbei zu testen, wie 

sich die gewöhnliche Bauart der Kulissen von der ALS GmbH als Resonatoren verhalten.  

Im Folgenden Diagramm sind die gemessenen α-Werte der Resonatoren mit 1mm Alu-

minium Platten über das Terzspektrum aufgetragen.  

 

Abbildung 50 α-Wert der Resonatoren mit 1mm Alu Blech (Quelle: Eigene Darstellung) 

Es ist die Dämpfung aus der Masse-Feder Frequenz bei 160 Hz deutlich zu erkennen, 

bei der alle drei Plattengrößen einen α-Wert von über 0,8 erreichen. Damit kann man 

das Elastizitätsmodul der gestopften Mineralwolle bestimmen. Mit dieser Größe kann in 

Zukunft die Masse-Feder-Frequenz von Plattenresonatoren, die bei ALS gebaut werden, 

ermittelt werden.  

𝑓 =
1

2𝜋
∗

𝐸

𝑚" ∗ 𝑑
 => 𝐸 = (𝑓 ∗ 2𝜋) ∗ 𝑚" ∗ 𝑑   

α-Wert 

f in [Hz] 
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𝐸 = (160𝐻𝑧 ∗ 2𝜋) ∗ 2700 
𝑘𝑔

𝑚
∗ 0,1𝑚 = 273 ∗ 10 𝑁/𝑚  

Formel 20 Berechnung des E-Moduls der Mineralwolle aus der Resonanzfrequenz 

Dieser Wert ist natürlich nur bedingt genau, da die abgelesene Frequenz aus der 

Terzanalyse entsprechend ungenau ist.  

Bei den Messwerten der kleinsten Platte ist zu erkennen, dass die Werte volatil sind und 

teilweise sogar einen negativen Wert liefern, was bedeuten würde, dass hier sogar 

Schall erzeugt wird. Das ist mit der Prüfstandsgeometrie zu erklären, die insbesondere 

für die kleinste Platte im Grunde zu groß gewählt ist. Das Verhältnis in der pieningschen 

Formel zwischen Strömungsquerschnitt S und der Resonatoroberfläche (U*L) wird hier-

bei zu groß, sodass auch schon kleine Messabweichungen große Auswirkungen haben 

und teilweise negative Werte liefern. Insofern hätten bei den Kulissenabmessungen 

1000x670 mehr Kulissen oder ein kleineres Gehäuse zum Einsatz kommen müssen. 

Das Gehäuse wurde allerdings so ausgelegt, dass auch zwei Kulissen parallel Platz fin-

den können, so dass der Prüfstand für eine Vielzahl von Variationen zu verwenden ist. 

Insofern wäre im Rahmen dieser Arbeit, wo nur einzelne Kulissen getestet wurden ein 

schmaleres Gehäuse besser gewesen. Je größer nämlich das Verhältnis zwischen 

Dämpfung des Schalldämpfers im Prüfstand und der Vergleichsstandardabweichung 

des Messwertes ist, umso exakter lässt sich der α-Wert bestimmen.   

Unabhängig davon lässt sich leider der gewünschte Effekt, wonach die Eigenschwing-

formen der Platte zusätzliche Dämpfung, insbesondere im tieffrequenten Bereich gene-

rieren, nicht genau feststellen. Der α-Wert im tieffrequenten Bereich ist bei allen drei 

Plattengrößen nur sehr gering. Eine breitbandige tieffrequente Dämpfung ist nicht zu 

erkennen.  

Ein ähnliches Verhalten wie bei der Resonatorplatte aus 1mm-Blech, ist auch bei der 

Resonatorplatte mit 2 mm Stärke zu erkennen. 
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Abbildung 51 α-Wert der Resonatoren mit 2mm Alu Blech (Quelle: Eigene Darstellung) 

Die größte Dämpfung wird bei den kleineren Platten bei 125 Hz erreicht, mit einem α-

Wert von über 0,5. Die maximale Dämpfung der großen Platte (1500x1000) wird bei 100 

Hz erreicht, wobei die Dämpfung auch bei 125 Hz noch relativ hoch ist. Diese Frequen-

zen entsprechen wiederum der Masse-Feder Frequenz des Systems. Berechnet man 

hier das E-Modul der Mineralwolle kommt man auf ähnliche Größenordnungen wie bei 

der 1mm Platte.  

𝐸 = (100𝐻𝑧 ∗ 2𝜋) ∗ 5400 
𝑘𝑔

𝑚
∗ 0,1𝑚 = 213 ∗ 10 𝑁/𝑚  

𝐸 = (125𝐻𝑧 ∗ 2𝜋) ∗ 5400 
𝑘𝑔

𝑚
∗ 0,1𝑚 = 333 ∗ 10 𝑁/𝑚  

Formel 21Berechnung des E-Moduls der Minderwolle aus der Resonanzfrequenz 

Ebenso wie bei den 1mm Platten ist auch hier die Volatilität der kleinsten Platte groß, 

was auf dem selben Effekt beruht. 

Die geringere Dämpfung in der Masse-Feder-Frequenz im Vergleich zur 1mm Platte 

lässt sich mit der größeren Masse der Platte erklären. Die größere Massenträgheit der 

Platte setzt der Schwingung einen erhöhten Widerstand entgegen. „Eine Vergrößerung 

des Widerstandes setzt nämlich auch die Schwingamplitude und die Schnellen herab, 

so dass weniger Energie in Wärme umgewandelt werden kann“ (SINAMBARI 2014: 330) 

 

α-Wert 

f in [Hz] 



Messergebnisse 64

 

8.2 Auswertung Messung Resonator „Edelstahl“ 

Nachdem die Aluminium-Resonatoren keine relevanten Dämpfungen im tieffrequenten 

Bereich erzeugt haben, hat man sich nun bei den Edelstahlresonatoren dazu entschie-

den, unterschiedliche Stopfdichten als üblich zu verwenden. Insofern hat man bei dem 

1,5mm Edelstahl Blech eine Stopfdichte von 1 gewählt und bei dem 2 mm Blech eine 

Stopfdichte von 1,28. Die sehr lockere Stopfdichte könnte dazu beitragen, dass die Plat-

ten besser in ihren Eigenfrequenzen anregbar sind und damit breitbandiger wirken. Im 

Umkehrschluss soll bei den 2mm Platten ermittelt werden, inwiefern sich sehr große 

Stopfdichten auf das Verhalten auswirken. 

 

Abbildung 52 α-Wert der Resonatoren mit 1,5mm V4A Blech (Quelle: Eigene Darstellung) 

Die Auswirkungen der geringen Stopfdichte waren bei der Messung deutlich hörbar. Bei 

den tiefen Frequenzen kamen Anteile hinzu. Anscheinend wurde das Blech in den tiefen 

Frequenzen zwar wie gewünscht stark zum mitschwingen angeregt, allerdings kann die 

Mineralwolle bei derart geringen Stopfdichten diese Schwingungen nicht mehr dämpfen, 

wodurch das Blech als zusätzliche Schallquelle fungiert. Es lässt sich also feststellen, 

dass Stopfdichten die im Bereich von 1 sind, für diese Bauart von Resonatoren un-

brauchbar sind. Dennoch lässt sich auch hierbei die Masse-Feder Frequenz des Sys-

tems im Bereich von 63 bis 80 Hz im geringen Maße feststellen. 

Die Stopfdichte bei der Resonatorplatte aus 2 mm Edelstahl ist hingegen mit 1,28 hoch 

angesetzt.  Hierbei ist wiederum deutlich die Masse Feder Frequenz des Systems bei 

63 Hz zu erkennen. Die Dämpfung im tieffrequenten Bereich ist wiederum gering und 

nichts deutet auf das Mitschwingen der Platte in ihren Eigenfrequenzen hin. Interessant 

ist auch, dass ab 800 Hz alle weiteren Oktaven ein Maximum an Dämpfung aufweisen. 

α-Wert 

f in [Hz] 
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Woher dieser Effekt rührt, kann nicht beantwortet werden. Mit den Eigenfrequenzen kann 

der Effekt eigentlich nichts zu tun haben, da ja die unterschiedlichen Plattengrößen un-

terschiedliche Eigenfrequenzen der Eigenschwingformen aufweisen. Positiv ist hier je-

doch die anscheinend breitbandige Wirkung der kleinen Platte (1000x670), welche im 

Bereich von 100 bis 200 Hz auftritt. Hier könnte die Möglichkeit bestehen, dass in diesem 

Bereich Eigenschwingformen der Platte auftreten.  

 

Abbildung 53 α-Wert der Resonatoren mit 2mm V4A Blech (Quelle: Eigene Darstellung) 

 

α-Wert 

f in [Hz] 
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9 Fazit  

Die getesteten Resonatoren fungieren als gute Plattenresonatoren, welche in ihrer 

Masse-Feder-Frequenz α-Werte von bis zu 0.8 erreichen. „Ein solcher sehr universell 

einsetzbarer Akustikbaustein (Verbundplattenresonator) nach Fuchs et al. (1996) ver-

wirklicht – als ersten wichtigen Wirkungsmechanismus – den Masse-Feder Resonator 

nach Abschn. 5.1 auf geradezu ideale Weise“ (FUCHS 2017: 60). Diese Aussage von 

Fuchs kann mit den erprobten Resonatoren in jedem Fall bestätigt werden. Jeder getes-

tete Resonator hat einen deutlichen Zuwachs der Dämpfung in der Masse-Feder-Fre-

quenz. Sogar die Resonatoren, bei denen die Stopfdichte zu gering ausgeführt wurde, 

erreichen einen Zuwachs der Dämpfung in deren Masse-Feder-Frequenzen.  

Die Erwartungen bezüglich der zusätzlichen Dämpfung über die Schwingung der Eigen-

frequenzen der Platten wurden leider nicht erfüllt. Es wurde angenommen, dass durch 

die weiche Dichtung, die zwischen Rahmen und Resonatorplatte eingebracht wurde, „die 

Platte ohne Fesselung an einen vorgegebenen Rahmen in allen ihr selbst eigenen Mo-

den frei schwingen kann.“ (FUCHS 2017: 60). Der somit entstandene breitbandige Re-

sonator könnte dann jede beliebige Eigenfrequenz der Platte dämpfen und dem 

Schallfeld Energie entziehen. Fuchs beschreibt hierzu eine Platte, die auf einem Holz-

rahmen aufliegt „Die Platte kann offenbar, trotz der allerdings relativ weichen Auflage, 

bis in die Randbereiche sehr gut schwingen.“ (FUCHS 2017: 60) Insofern hätte man 

annehmen können, dass die Platten der Versuchsanordnung mit der Dichtung am Rand-

bereich ebenfalls über eine weiche Auflage verfügen, und so bis in die Randbereiche 

sehr gut schwingen können. Es ist sogar möglich, dass die geringen α-Werte der Re-

sonatoren im Bereich von 0,1 bis 0,2 jenseits der Masse-Feder-Frequenz von eben die-

sem Effekt herrühren. Allerdings würde dieser Effekt deutlich unter den Erwartungen 

liegen, insbesondere bei den tiefen Frequenzen.  

Die von Fuchs beschriebenen Verbundplattenresonatoren in einem Kamin erreichen α-

Werte von über 0,25 bei 31,5 Hz und 0,45 bei 63 Hz. (vgl. FUCHS 2017: 165). Derart 

hohe α-Werte konnten mit den getesteten Resonatoren nicht erreicht werden. 

Ein Effekt der sich negativ auf die Messung der tiefen Frequenz ausgewirkt haben 

könnte, ist die Geometrie des Prüfstandes. Es wurde angenommen, dass die Eigen-

schaft des Gehäuses als λ/4-Resonator keinen Einfluss auf die Messung hat. Jedoch ist 

die mögliche Dämpfungswirkung des Gehäuses ohne Kulisse größer als mit Kulisse, da 

die Wirksamkeit eines λ/4-Resonator mit der Kammergröße steigt. Bei der Messung mit 

Kulisse ist die Kammer kleiner und erzeugt somit weniger Dämpfung, gleichzeitig erzeugt 

der Plattenresonator nun Dämpfung. Wenn sich diese beiden Effekte aufheben, könnte 
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man in den Messergebnissen keinerlei Dämpfung bei den Plattenresonatoren feststel-

len, obwohl sie eigentlich vorhanden ist. Demnach könnte die erzielte Dämpfung der 

Verbundplattenresonatoren bei tiefen Frequenzen größer sein als die Messwerte vermu-

ten lassen. Deshalb müssten die Messungen noch einmal in einem durchgehend ecki-

gen Kanal durchgeführt werden, um hier eine Aussage treffen zu können in wie weit 

dieser Effekt die Messergebnisse beeinflusst hat.  

 Dann kann auch in weiteren Testreihen außerhalb dieser Arbeit versucht werden, mit 

anderen Randbedingungen der Plattenlagerung, die Dämpfung auch außerhalb der 

Masse-Feder-Frequenz zu erhöhen.  
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Anlagen XVIII 

 
Die Folgenden Diagramme wurden auf dieselbe Art und Weise ermittelt wie in Punkt 5.1 

beschrieben. Die Graphen geben jeweils die Schnelle der Platte auf drei Punkten der 

Platte an bei unterschiedlicher Erregerfrequenz.  

V4A 2mm; 1 m x 1,5m 

 

V4A 2mm 1,25 m x 0,83 m 

 

 

 



Anlagen XIX 

 
V4A 2mm 1,0 m x 0,67 m 

 

 

V4A 1,5 mm; 1 m x 1,5 m 

 

 

 

 



Anlagen XX 

 
V4A t=1,5mm 1,25 m x 1,0 m 

 

V4A t=1,5mm 1 m x 0,67 m 

 

 

 

 

 



Anlagen XXI 

 
Alu 2mm; 1,0 m x 1,5 m 

 

 

Alu 2mm 1,25 m x 0,83 m 

 

 

 

 



Anlagen XXII 

 
Alu 2mm 1,0 m x 0,67 m 

 

 

Alu 1mm; 1 m x 1,5 m 

 

 

 

 



Anlagen XXIII 

 
Alu 1mm 1,25 m x 0,83 m 

 

 

Alu 1mm 1,0 m x 0,67m 

 

Abbildung 54 Harmonische Analyse aller zwölf Resonatorplatten an drei Punkten (Quelle: Eigene Darstel-
lung) 

 

 






