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Канд. техн. наук С. А. РЫКОВ1, канд. техн. наук С. В. РЫКОВ2*,

канд. техн. наук И. В. КУДРЯВЦЕВА2

1Государственный Морской Технический Университет (ГМТУ)
2Университет ИТМО

*E-mail: togg1@yandex.ru

Произведено исследование виброакустических характеристик холодильных машин, в частности рассмотрены 
вопросы связанные с процессом рассеяния вибрационной энергии в холодильных машинах. Показано, что одним 
из основных параметров, влияющих на величину акустического и вибрационного поля, создаваемого холодильной 
машиной при ее работе, является величина коэффициента потерь в элементах машины. Исследование природы 
диссипации в конструкции проведено на математической модели. Выяснены причины, приводящие к скачко-
образному изменению значений коэффициента потерь при его экспериментальном определении, которые связаны 
изменением вклада отдельных элементов холодильной машины при переходе от одной резонансной частоты 
к другой. Получены расчетные выражения, позволяющие производить количественную и качественную прогно-
зную оценку величины коэффициента потерь в холодильной машине на низких и высоких частотах.
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The research of vibroacoustic characteristics for refrigerating machines is carried out, in particular, the aspects concerning 
the process of vibration energy dissipation in refrigerating machines are considered. It is shown that one of the main 
parameters influencing the value of the acoustic and vibration field created by the refrigeration machine during its operation 
is the value of the loss coefficient in the machine elements. The study of the dissipation nature in a structure is carried out 
using a mathematical model. The reasons leading to a jump-like change of the loss coefficient values at its experimental 
determination, which are connected with the change of the contribution of separate elements in the refrigeration machine 
at the transition from one resonance frequency to another, are analyzed. The theoretical expressions allowing to make 
quantitative and qualitative predictive estimation of the loss factor in the refrigeration machine at low and high frequencies 
are obtained.
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Введение
Холодильные машины являются инженерными си-

стемами повышенной шумности и вибрацией, которые 
пагубно влияют на экологию окружающей среды, здоро-
вье обслуживающего персонала и работоспособность 
конструкции в целом.

На величину вибрации и излучаемого шума влияют:
— источники виброактивности, такие как электро-

моторы, соединительные муфты, насосы [1]–[3], установ-
ленные в холодильные машины;

— особенности конструкции не виброактивных 
компонентов холодильных машин, таких как корпус, 
стеллажи, трубопроводы и т. д.

Для выявления узлов, влияющих на виброактивность 
механизмов, используют различные средства вибродиа-
гностики [1, 4–9].

Для снижения вибрации и излучения звука невибро-
активных компонентов холодильных машин в широком 
диапазоне частот используются:

— вибродемпфирующие покрытия [10]–[12];
— мобильные демпферы в виде локальных клино-

вых вибропоглотителей [13]–[15].
Эффективность широкополосного снижения шума 

и вибрации холодильных машин зависит от величины 
демпфирующей способности ее элементов, то есть спо-
собности конструкции к тепловому рассеванию вибра-
ционной энергии, распространяющейся по элементам 
холодильной машины. Численной характеристикой дис-
сипативных свойств конструкции является амплитуд-
но-частотная характеристика (АЧХ) коэффициента потерь 
(поглощения). Одним из важных характеристик при про-
ектировании холодильных машин является возможность 
прогнозировать АЧХ конструкции.

Холодильные машины представляют собой сложную 
многоэлементную инженерную конструкцию, состоящую 
из корпуса, электродвигателей, системы охлаждения, 
камер и других элементов. Для расчета структурной ви-
брации, воздушного шума, виброизоляции механизмов 
и так далее необходимо уметь рассчитывать их диссипа-
тивные характеристики.

Исследованию диссипативных характеристик посвя-
щено большое количество научных работ [10–12, 16–23].

Экспериментальные исследования коэффициентов 
потерь сложных инженерных конструкций, таких как, 
механизмы, моторы, корпусные конструкции агрегатов 
различного назначения показали, что:

— величина коэффициента потерь скачкообразно 
изменяется при переходе от одной резонансной частоты 
к другой резонансной частоте;

— величина коэффициента потерь с ростом часто-
ты колеблется относительно некоторой регрессионной 
кривой;

— разброс значений коэффициента потерь с ростом 
частоты относительно регрессионной кривой уменьша-
ется.

Во многих работах рассматривались вопросы, свя-
занные с конструкционными потерями энергии, напри-
мер в инженерных конструкциях [12, 15, 17, 18, 24–31]. 
Конструкционными потерями являются необратимые 
потери энергии на любых неоднородностях, которые со-
держатся в конструкции, будь то сварка, заклепки, шпон-

ки, штифты, неоднородные вкрапления металла, газовые 
пузырьки, резьбовые и другие соединения элементов 
конструкции. Важно выяснить, на каких неоднородно-
стях рассеивается большая часть активной энергии.

Необходимо выяснить причины, вызывающие скач-
кообразное изменение величины измеряемого коэффи-
циента потерь и влияние неоднородного состава на дис-
сипативные характеристики инженерной конструкции 
в целом.

Статья посвящена выявлению причин флуктуации 
значений, измеряемых коэффициента потерь в зависимо-
сти от частоты и получение общих зависимостей при про-
гнозном расчете АЧХ коэффициента потерь сложной 
инженерной конструкции, которой и является холодиль-
ная машина.

Математическая модель
Рассмотрим математическую модель представляю-

щую собой балку, опертую по краям и состоящую из эле-
ментов с разными (скачкообразно изменяемыми) коэф-
фициентами потерь. Другие параметры элементов балки 
одинаковы. К балке приложена по нормали точечная 
гармоническая сила (рис. 1).

Рассеиваемая вибрационная энергия в единицу вре-
мени на резонансной частоте в однородной балке с оди-
наковым по длине сечением можно представить в виде:
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где L  — длина балки; m  — масса на единицу длины 
(погонная масса); ξ  — скорость колебаний балки в точ-
ке с координатой x  на резонансной частоте ωр , рад/с; 
� � �� �2  — коэффициент поглощения энергии колебаний 
в однородной балке; η  — коэффициент потерь, круговая 
частота (рад/с).

Для диссипативно неоднородной конструкции вы-
ражение (1) можно записать в виде:
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где i  — индекс элемента конструкции; li  — длина эле-
мента балки, в пределах которого �i � const ; N — число 
элементов балки с разными диссипативными характери-
стиками.

Выражение (2) запишем в виде:
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где ��  — коэффициент потерь, характеризующий дис-
сипативные характеристики анизотропной балки в целом.

Из сравнения выражений (2) и (3) получим:
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Однако выражение (4) носит слишком общий харак-
тер, что затрудняет его анализ.
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Для получения конкретных расчетных оценок рас-
смотрим модель, представляющую собой балку с посто-
янным сечением по длине, шарнирно опертую по краям 
и возбуждаемую нормальной гармонической сосредото-
ченной силой. Балка состоит из i-элементов разной дли-
ны, отличающихся величиной коэффициента потерь, 
а именно, участки балки, материал которых не изменив-
ший свою структуру и участки балки материал которых 
изменил свою структуру в результате сварки. Все осталь-
ные характеристики (модуль Юнга, момент инерции по-
перечного сечения балки, площадь поперечного сечения 
балки, погонная масса) неоднородных элементов одина-
ковые.

Амплитуда скорости вынужденных колебаний се-
чений по длине балки описывается выражением [18, 19]:
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где ω  — круговая частота вынужденных колебаний, 
рад/с; F0  — нормальная вынуждающая сила; L  — дли-
на балки; E  — модуль Юнга; J bh= 3 12/  — момент 
инерции поперечного сечения балки; b  — ширина балки; 
h  — высота балки; a  — координата приложения вы-
нуждающей силы относительного левого края балки; 
� � �n n� �� ��
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2 1

/ /  — коэффициент динамичности 
возмущающей силы; � �n n L EJ m� � �/ /

2  — резонанс-
ная частота, рад/с; n  — номер тона резонансного коле-
бания; m S� �  — погонная масса балки; S bh=  площадь 
поперечного сечения балки.

Учитывая, что в рамках рассматриваемой модели 
колебания происходят на резонансных частота и интерес 
представляет относительное смещение сечений друг от-
носительно друга, то выражение (5) может быть упроще-
но до вида:
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где n  — номер тона резонансного колебания, которое 
определяется из выражения sin /n a L�� � � 0 .

Учитывая (6), выражение (4) примет вид:
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Выражение (7) на высоких частотах может быть 
упрощено.

Интеграл sin /n x L x
li

�� �� d  при n ��  равен:
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Учитывая, что при xi > 0  и xi� �1 0 :
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окончательно выражение (7) на высоких частотах асим-
птотически стремится к виду:
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где M m xi i� �  — масса однородного элемента балки; 
M m L� � �  — масса балки.

Результаты исследования
Расчетные оценки по определению коэффициентов 

поглощения анизотропной балки получены для шарнир-
но опертой призматической стальной балки (рис. 1) с па-
раметрами: L =1 м — длина балки; b= 0 02,  м — ширина 
балки; h = 0 05,  м — высота балки; � � 7800 кг/м3 — удель-
ный вес материала балки; E � �2 1 10

11
,  Па — модуль Юнга; 

J bh� � � �3 7
12 2 1 10/ ,  м4 — момент инерции поперечного 

сечения балки; � � �
10

4  — коэффициент потерь матери-
ала балки; � � �

10
3 — коэффициент потерь диссипативно 

анизотропных элементов; n =14  — количество резонанс-
ных частот в расчете.

Расчет коэффициентов поглощения диссипативно 
анизотропной балки проводился при трех вариантов при-
ложения гармонической силы ( a = 0 5, , a =1 3/ , a = 0 25, . 
Точка расчета совпадала с точкой приложения силы.

Рассмотрены следующие варианты исполнения ис-
следуемой конструкции. В таблицах приведены линейные 
размеры элементов и значения коэффициентов потерь 
в этих элементах (� � �i i� / 2 ), расположенных последо-
вательно, начиная с левого края балки.

Вариант 1. Анизотропная балка состоит из трех 
элементов, в том числе один элемент с измененной струк-
турой длиной 0,2 м, расположенный по центру. Резуль-
таты расчета приведены в табл. 1 и на рис. 2.

Вариант 2. Анизотропная балка состоит из трех 
элементов, в том числе один элемент с измененной струк-
турой длиной 0,2 м, расположенный вблизи левой опоры. 
Результаты расчета приведены в табл. 2 и на рис. 3.

Вариант 3. Анизотропная балка состоит из трех 
элементов, в том числе один элемент с измененной струк-
турой длиной 0,4 м расположенный в центре. Результаты 
расчета приведены в табл. 3 и на рис. 4.

Рис. 1. Расчетная математическая модель —  
шарнирно опертая балка под действием сосредоточенной 

гармонической силы
Fig. 1. Calculation mathematical model: hinged beam  

under the action of concentrated harmonic force
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где i iM m x=   – масса однородного элемента балки; M m L =   – масса балки. 
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0,05h =  м – высота балки; 7800 =  кг/м3 – удельный вес материала балки; 
112,1 10E =   Па – модуль Юнга; 

73 2,1 1/12 0J bh −= =  м4 – момент инерции 

поперечного сечения балки; 
410− =  – коэффициент потерь материала балки; 

310−=  – коэффициент потерь диссипативно анизотропных элементов; 14n =  – 

количество резонансных частот в расчете. 
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Рис. 1. Расчетная математическая модель – шарнирно опертая балка под действием 

сосредоточенной гармонической силы 
Fig. 1. Calculation mathematical model: hinged beam under the action of concentrated harmonic 

force 
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Таблица 1
Геометрические и диссипативные характеристики 

балки (вариант 1)

Table 1
Geometrical and dissipative characteristics 

of the beam (variant 1)
№ i-го 

элемента 1 2 3

∆xi, м 0,4 0,2 0,4
ηi∙10–3 0,1 1 0,1

Таблица 2
Геометрические и диссипативные характеристики 

балки (вариант 2)

Table 2
Geometrical and dissipative characteristics 

of the beam (variant 2)
№ i-го 

элемента 1 2 3

∆xi, м 0,15 0,2 0,65
ηi∙10–3 0,1 1 0,1

Таблица 3
Геометрические и диссипативные характеристики 

балки (вариант 3)

Table 3
Geometrical and dissipative characteristics 

of the beam (variant 3)
№ i-го 

элемента 1 2 3

∆xi, м 0,3 0,4 0,3
ηi∙10–3 0,1 1 0,1

Таблица 4
Геометрические и диссипативные характеристики 

балки (вариант 4)

Table 4
Geometrical and dissipative characteristics 

of the beam (variant 4)
№ i-го 

элемента 1 2 3 4 5

∆xi, м 0,28 0,1 0,23 0,1 0,29
ηi∙10–3 0,1 1 0,1 1 0,1

 Рис. 2. Коэффициент потерь в балке (вариант 1). 
Символы — расчет по (7), сплошная линия — расчет по (10)

Fig. 2. Loss coeffi  cient inside the beam (variant 1). 
Symbols — calculation according to (7), solid line линия — 

calculation according to (10)

 Рис. 3. Коэффициент потерь в балке (вариант 2). 
Символы — расчет по (7), сплошная линия — расчет по (10)

Fig. 3. Loss coeffi  cient inside the beam (variant 2). 
Symbols — calculation according to (7), solid line линия — 

calculation according to (10)

 Рис. 4. Коэффициент потерь в балке (вариант 3). 
Символы — расчет по (7), сплошная линия — расчет по (10)

Fig. 4. Loss coeffi  cient inside the beam (variant 3). 
Symbols — calculation according to (7), solid line линия — 

calculation according to (10)

 Рис. 5. Коэффициент потерь в балке (вариант 4). 
Символы — расчет по (7), сплошная линия — расчет по (10)

Fig. 5. Loss coeffi  cient inside the beam (variant 4). 
Symbols — calculation according to (7), solid line линия — 

calculation according to (10)
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Вариант 4. Анизотропная балка состоит из пяти 
элементов, в том числе двух элемент с измененной струк-
турой общей длиной 0,2 м расположенных на расстоянии 
1/3 и 2/3 от левого края балки. Результаты расчета при-
ведены в табл. 4 и на рис. 5.

Анализ результатов расчетов показывает, что раз-
брос значений коэффициента потерь при наличии еди-
ничных участков с измененной структурой в балке 
(рис. 2–5), с низких частот к высоким частотам резко 
уменьшается и находится в пределах 10 % от величины 
� ��ac /2 .

При смещении единичного участка с измененной 
структурой на край балки (рис. 3) наблюдается суще-
ственное снижение разброса значений коэффициента 
потерь.

Увеличение длины участка с измененной структурой 
(рис. 2, 4) приводит к росту величины � ��ac /2 , но в це-
лом сохраняет характер разброса значений коэффициен-
та потерь.

Указанные выше результаты хорошо согласуются 
с результатами экспериментальных измерений коэффи-
циента потерь в анизотропных (конструктивно и дисси-
пативно) инженерных конструкциях.

Регрессионная кривая коэффициента потерь, при на-
личии единичных участков с измененной структурой 
в балке (рис. 2–5), не зависит от частоты и равна � ��ac /2 .

Таким образом, величина коэффициента потерь �� , 
полученного при расчете с ростом частотах стремится 
к некоторой средней величине ��ас . Экспериментальные 
данные показывают, что на высоких частотах значение 
коэффициента потерь асимптотически стремится к ко-
эффициенту потерь в материале однородного элемента, 
в котором производится измерение коэффициента потерь. 
В математической модели не учитывается отражение 
вибрационной энергии от границ конструктивно или 
диссипативно неоднородных участков конструкции. 
С учетом сказанного выше, выражение (10) может быть 
записано в виде:

 �
� � �
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i i i
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1
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где ψ0  — коэффициент поглощения однородного эле-
мента конструкции в котором измеряется коэффициент 
потерь; M0  — масса однородного элемента; τi  — коэф-
фициент отражения вибрационной энергии на границах 
анизотропных участков. С ростом частоты величина 
�i � 0 , а � �� �ac 0 .

Выражения (10), (11) могут быть использованы 
для прогнозных оценок АЧХ коэффициента потерь хо-
лодильной машины. В выражениях ψ0  — АЧХ конструк-
тивного элемента холодильной машины в котором про-
изводится регистрации коэффициента потерь, M0  — мас-
са конструктивного элемента, τi  — коэффициент отра-
жения вибрационной энергии от узла соединения 
элемента конструкции, ψi  — АЧХ конструктивного 
элемента холодильной машины в котором производится 
регистрации коэффициента потерь i-ого элемента холо-
дильной машины, Mi  — масса i-ого элемента холодиль-
ной машины.

Заключение и выводы
Холодильные машины являются активным источ-

ником акустических и вибрационных полей, отрицатель-
но влияющих на экологию и обслуживающий персонал. 
Одним из основных параметров, влияющих на виброак-
тивность холодильных машин, является их способность 
рассеивать вибрационную энергии, возникающую при их 
работе. Поэтому возможность оценки диссипативных 
характеристик является важным. Холодильные машины 
с физической точки зрения представляют собой дисси-
пативно неоднородные структуры. Анализ физических 
процессов, протекающих при тепловом рассеянии энер-
гии в диссипативно неоднородных структурах, иссле-
довался на математической модели представляющую 
собой опертую по краям балку с дискретным распреде-
ление по длине участков с разными коэффициентами 
потерь.

На основе расчетных оценок, проведенных на мате-
матической модели, можно сделать следующие выводы.

1. Скачкообразное изменение величины коэффици-
ента потерь в зависимости от частоты относительно ре-
грессионной кривой обусловлено анизотропией дисси-
пативных свойств холодильной машины.

2. Значение амплитудно-частотной характеристики 
(АЧХ) коэффициента потерь в холодильной машине 
на низких частотах можно оценить по формуле (10).

3. На высоких частотах расчет АЧХ коэффициента 
потерь необходимо проводить по формуле (11), учитыва-
ющей величину коэффициента отражения вибрационной 
энергии на границах неоднородных (обычно это функ-
циональные элементы) элементов холодильных машин.

4. Для получения прогнозных оценок АЧХ проекти-
руемых холодильных машин необходимо иметь экспе-
риментально измеренные регрессионные зависимости 
коэффициента потерь от частоты ее основных узлов в от-
дельности.
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(по состоянию на 30.10.2024 г.) под № 557, принимает статьи по следующим научным направлениям: 
 

1.3.2. Приборы и методы экспериментальной физики.   
1.3.8. Физика конденсированного состояния. 
1.3.10. Физика низких температур. 
1.3.14. Теплофизика и теоретическая теплотехника.      
2.4.6. Теоретическая и прикладная теплотехника.     
2.4.8. Машины и аппараты, процессы холодильной и криогенной техники.   
4.3.1 Технологии, машины и оборудование для агропромышленного комплекса. 
4.3.3. Пищевые системы. 
4.3.5. Биотехнология продуктов питания и биологически активных веществ. 
        Подробная информация на сайте  ВАК РФ в разделе ''Документы'' – ''Рецензируемые издания''  

https://vak.minobrnauki.gov.ru/documents#tab=_tab:editions~ 

ВЕСТНИК МАХ № 4, 2024


