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Одной из важных характеристик современных 
электродвигателей специального назначения яв-
ляется уровень излучаемого ими акустического 
шума. К основным первичным источникам шума в 
электродвигателях можно отнести: «структурные» 
(вибрационные) шумы, обусловленные возбужде-
нием вибрации в конструктивных элементах элек-
тродвигателя, и шум аэродинамического проис-
хождения [1]. 

В частности, излучение «структурного» шума 
электромагнитного происхождения (на «зубцовой» 
частоте и её гармониках) обусловлено вибрациями, 
возбуждающимися при взаимодействии электро-
магнитных полей статора и ротора. Излучение 
«структурного» шума механического происхожде-
ния обусловлено вибрациями, возбуждающимися в 
подшипниковых узлах ротора. Вибрации переда-
ются с конструктивных элементов на корпусные 
конструкции электродвигателя, и при изгибных 
колебаниях корпуса излучается «структурный» 
(вибрационный) шум. 

Шум аэродинамического происхождения излу-
чается при работе вентилятора в системе охлажде-
ния обмоток электродвигателя. Этот шум генери-
руется вследствие вихреобразования в воздушных 
потоках, распространяющихся по межлопаточным 
каналам колеса вентилятора. Акустическое поле 
формируется в полости системы охлаждения, затем 
волны проходят через входной коллектор в окру-
жающее пространство. 

Благодаря совершенствованию электромагнит-
ных систем и использованию прецизионных под-
шипниковых опор ротора обеспечивается суще-
ственное снижение уровней «структурного» шу-

ма, излучаемого корпусом электродвигателя. 
Вследствие этого во многих случаях в электро-
двигателях специального назначения наиболее 
интенсивный шум излучается системой воздуш-
ного охлаждения. При этом интенсивный шум 
аэродинамического происхождения излучается 
преимущественно со стороны всасывания систе-
мы охлаждения (в направлении оси двигателя), а 
со стороны нагнетания уровни аэродинамического 
шума незначительны. 

С учётом специфических особенностей си-
стем охлаждения электродвигателей специаль-
ного назначения наиболее эффективным методом 
снижения уровней аэродинамического шума, из-
лучаемого при работе системы, является повыше-
ние качества акустического проектирования этих 
систем на основе теоретических и эксперимен-
тальных исследований основных механизмов ге-
нерации шума. Применение глушителей аэроди-
намического шума в этом случае нецелесообраз-
но, поскольку приведёт к увеличению габаритов 
электродвигателя. 

Как отмечалось в работе [2], генерация аэроди-
намического шума обусловлена интенсивным вих-
реобразованием в воздушном потоке, которое обу-
словлено отрывом пограничного слоя при обтека-
нии лопаток колеса вентилятора. При этом генери-
руется как широкополосный «вихревой» шум, так 
и тональные составляющие шума от неоднородно-
сти потока (обусловленного взаимодействием об-
разующегося за лопаткой вихревого следа с вход-
ным коллектором). 

Для эффективного снижения уровней аэроди-
намического шума используется комплексный 
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подход. Совершенствование аэродинамической 
схемы колеса вентилятора [1] (геометрических 
параметров межлопаточных каналов) позволяет 
уменьшить интенсивность вихреобразования в 
каналах (благодаря смещению точки отрыва по-
граничного слоя к выходному сечению межло-
паточных каналов) и за счёт этого снизить 
уровни «вихревого» шума. Ослабление тональ-
ных составляющих шума от неоднородности 
потока обеспечивается благодаря оптимизации 
величины зазора между колесом и входным 
коллектором. 

Кроме того, для эффективного ослабления то-
нальных составляющих необходимо устранить 
возможность резонансного усиления этих со-
ставляющих [3] при совпадении частоты тональ-
ной составляющей с одной из собственных ча-
стот элементов системы охлаждения (полости, 
ограниченной ограждающей конструкцией, а 
также конструктивных элементов системы). 

Для разработки методических основ проекти-
рования малошумных систем охлаждения были 
проведены исследования виброакустических ха-
рактеристик применительно к асинхронным элек-
тродвигателям специального назначения типа 
4АН280А2 и 4АН280А4. Для этих электродвига-
телей максимально допустимые значения уровней 
шума и вибрации ограничены отраслевыми требо-
ваниями. 

Система воздушного охлаждения, непосред-
ственно встроенная в корпус электродвигателя,  
используется для охлаждения обмоток статора и 
ротора. Она состоит из рабочего колеса вентиля-
тора, закреплённого на валу ротора, и ограждаю-
щих конструктивных элементов: входного кол-
лектора и брызгозащитной крышки, которые кре-
пятся к цилиндрическому корпусу электродвига-
теля (одновременно являющемуся и корпусом си-
стемы охлаждения), а также обмоток ротора и 
статора. Брызгозащитная крышка, установленная 
на всасывании системы, выполнена в виде тонкой 
круглой пластины, диаметр которой равен диа-
метру корпуса электродвигателя. 

Воздушный поток засасывается в систему 
охлаждения через щель между крышкой и коллек-
тором, проходит через коллектор в колесо, затем 
через межлопаточные каналы выходит в полость 
системы охлаждения и обтекает обмотки статора и 
ротора, а потом выходит через отверстия в корпусе 
электродвигателя (жалюзи). 

Основное различие между электродвигателями 
типа 4АН280А2 и 4АН280А4 заключается в кон-

струкции колеса вентилятора и частоте вращения 
ротора. 

В электродвигателе типа 4АН280А2 использо-
вано колесо с шестью загнутыми назад лопатками, 
вращающееся с частотой 50 Гц (3000 1/мин), а в 
электродвигателе типа 4АН280А4 использовано 
колесо с 21 плоской радиальной лопаткой, враща-
ющееся с частотой 25 Гц (1500 1/мин). Поскольку 
частота вращения колеса в электродвигателе типа 
4АН280А2 в два раза выше, чем в электродвигате-
ле типа 4АН280А4, при проектировании рабочего 
колеса (с шестью загнутыми назад лопатками) бы-
ли использованы методы компьютерного модели-
рования аэродинамических процессов в межлопа-
точных каналах, чтобы снизить уровни излучаемо-
го колесом аэродинамического шума за счёт мини-
мизации размеров зоны отрыва пограничного слоя 
благодаря смещению точки отрыва к выходу из 
межлопаточного канала. 

Проектирование малошумных систем охла-
ждения должно основываться на анализе особен-
ностей процессов формирования акустических и 
вибрационных полей в системе охлаждения. Сна-
чала «первичная» акустическая энергия («вихре-
вой» шум) генерируется в межлопаточных кана-
лах колеса (при отрыве пограничного слоя). Затем 
в полости системы охлаждения формируется аку-
стическое поле, структура которого зависит от 
формы и размеров полости. Для прогнозирования 
уровней «вихревого» шума используются при-
ближенные методики расчёта [1 – 3], основанные 
на использовании компьютерного и физического 
моделирования [3]. 

Структура акустического поля в замкнутом 
объёме, в частности, в объёме основной полости 
(полости № 1), ограниченном цилиндрическим кор-
пусом системы охлаждения, коллектором и обмотка-
ми, определяется, преимущественно, параметрами мод 
собственных колебаний этого объёма. Кроме того, 
акустические собственные моды колебаний возбуж-
даются в дополнительной полости (полости № 2), 
ограниченной крышкой и коллектором. Полости  
№ 1 и 2 соединены между собой через отверстие 
коллектора. 

Помимо акустических мод в наименее жёстких 
конструктивных элементах системы охлаждения 
(прежде всего в крышке и в коллекторе) возбуж-
даются структурные моды изгибных колебаний. 
Структурные моды крышки возбуждаются звуко-
выми волнами, которые генерируются в межлопа-
точных каналах колеса и через входной коллектор  
проходят в полость № 2. Кроме того, вибрационная  
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энергия передается на крышку с корпуса электро-
двигателя. 

Таким образом, «вихревой» шум оказывает воз-
действие на объём полости № 1 и на корпусные 
конструктивные элементы системы охлаждения 
(прежде всего на коллектор и на крышку). 

В результате этого воздействия «первичная» аку-
стическая энергия (энергия «вихревого» шума) 
трансформируется в энергию акустических мод соб-
ственных колебаний объёма полостей (№ 1 и 2) и в 
энергию структурных мод собственных изгибных 
колебаний конструктивных элементов, которые 
ограждают эти полости (в частности коллектора и 
крышки). 

Затем вибрационная энергия, которая распре-
деляется преимущественно между собственными 
«структурными» модами колебаний, в области 
средних и высоких частот (когда длина изгибной 
волны в конструкции меньше длины звуковой 
волны в воздухе) снова трансформируется в аку-
стическую энергию. Изгибные колебания кон-
структивных элементов сопровождаются излуче-
нием «структурного» шума. 

К наиболее эффективным источникам «струк-
турного» шума относятся элементы системы 
охлаждения с максимальной вибровозбудимостью 
и максимальными значениями коэффициентов 
излучения звука (коллектор и крышка). 

После включения вентилятора в элементах си-
стемы охлаждения (в полостях № 1 и 2, в огражда-
ющих полости конструкциях) в результате отклика 
на воздействие «первичных» источников энергии 
возбуждаются собственные моды акустических и 
вибрационных полей. При этом плотность акусти-
ческой энергии в полостях и вибрационной энер-
гии в конструктивных элементах сначала увеличи-
вается, система функционирует в нестационарном 
режиме. Затем в результате взаимного обмена 
между энергией акустического поля, формирую-
щегося в полостях № 1 и 2, и энергией вибрацион-
ного поля (в ограждающих полости конструкциях) 
в системе устанавливается стационарный режим, 
при котором количество энергии, генерируемой 
первичным источником, и потери энергии в систе-
ме равны между собой. 

На эффективность акустического излучения эле-
ментов системы охлаждения существенное влияние 
оказывает взаимодействие (связанность) между аку-
стическими и вибрационными полями системы охла-
ждения. В частности отклик полости (в виде возбуж-
дающихся в ней акустических мод собственных коле-
баний) связан со структурным возбуждением ограж-
дающих полость конструкций и наоборот: отклик 

конструкции (в виде возбуждающихся в ней 
«структурных» мод) связан с возбуждением аку-
стических мод в полости. 

В соответствии с принципом взаимности 
Максвелла [4] в линейной упругой среде отно-
шение амплитуды возбуждающей силы (звуково-
го давления P1) в точке возбуждения (точке 1) к 
амплитуде объёмной колебательной скорости Q2 
в точке наблюдения (точке 2) не изменится в 
случае, если поменять местами точки возбужде-
ния и наблюдения. Между акустическими поля-
ми в двух полостях происходит обмен энергией, 
этот процесс описывается с использованием 
принципа взаимности. Применительно к задачам 
акустики принцип взаимности был сформулиро-
ван Лямшевым в следующем виде [4]: 
 
                  

2 12 1 0 1 2 0( / ) | ( / ) | ,
k kk k Q k k QP Q P Q          (1) 

 

т. е. отношение амплитуды звукового давления P2k 
в точке 2k объёма полости № 2 к амплитуде объём-
ной скорости Q1k в точке 1k объёма полости № 1 
равно отношению амплитуды звукового давления 
P1k в полости № 1 к амплитуде объёмной скорости 
Q2k в полости № 2. 

Для анализа процессов взаимодействия связан-
ных между собой акустического и вибрационного 
полей (формирующихся, соответственно, в полости 
и в конструкции, ограждающей полость) использу-
ется более общая формулировка принципа взаим-
ности. С её помощью описывается взаимодействие 
между откликом ограждающей конструкции на 
воздействие акустического поля, формирующегося 
в полости, и откликом полости на воздействие 
вибрационного поля, формирующегося в кон-
струкции. В задачах виброакустики принцип вза-
имности формулируется в виде [4]: 
 

0 0( / ) | ( / ) |
i ji j Q j i FP F v Q   , 

 
где Pi – амплитуда звукового давления в точке i 
полости; Fj – амплитуда силы, возбуждающей из-
гибные колебания ограждающей конструкции в 
точке j; vj – амплитуда виброскорости в точке j 
конструкции (при изгибных колебаниях); Qi – ам-
плитуда объёмной колебательной скорости в точ-
ке i полости. На основе принципа взаимности 
устанавливается связь между откликом огражда-
ющей полость конструкции (амплитуда виброско-
рости vj) на воздействие акустического поля, фор-
мирующегося в полости, и откликом полости (ам-
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плитуда объёмной скорости Qi) на воздействие 
вибрационного поля, формирующегося в кон-
струкции. 

Структура акустического поля в полости № 1 
зависит от её модальной характеристики. При воз-
действии звуковых волн, которые генерируются в 
полости, на ограждающую конструкцию возбуж-
даются изгибные колебания ограждающей по-
лость конструкции, причём вибрационная энергия 
распределяется преимущественно между струк-
турными модами собственных колебаний кон-
струкции. 

Для анализа структуры вибрационных и аку-
стических полей, формирующихся в системе 
охлаждения, следует использовать принцип вза-
имности в сочетании с модальным анализом при-
менительно как к полости, так и к ограждающей 
конструкции. 

Звуковые волны, излучаемые колесом в 
направлении всасывания через коллектор, прохо-
дят в полость № 2 и возбуждают акустические 
моды этой полости. Затем при возбуждении изги-
бных колебаний ограждающих конструкций двух 
полостей звуковыми волнами энергия акустиче-
ских мод трансформируется в энергию «структур-
ных» мод, возбуждающихся в коллекторе и в 
крышке. При изгибных колебаниях конструкции 
излучаются звуковые волны («структурный» 
шум), т. е. энергия «структурных» мод снова 
трансформируется в энергию акустических мод. 
При изгибных колебаниях коллектора звуковые 
волны излучаются в объём обеих полостей № 1 и 2. 
При изгибных колебаниях крышки звуковые вол-
ны излучаются в объём полости № 2 и в окружа-
ющее пространство. 

Для определения параметров чисто акустиче-
ских мод собственных колебаний объёма поло-
сти используется упрощённая расчётная модель, 
в соответствии с которой эти моды возбуждают-
ся в объёме полости с абсолютно жёсткими гра-
ницами. 

В этом случае решение однородного уравнения 
Гельмгольца может быть представлено (исходя из 
принципа модальной декомпозиции) в виде суммы 
всех акустических мод собственных колебаний, 
возбуждающихся в объёме полости. Широкопо-
лосный «вихревой» шум, излучаемый колесом в 
объём полости № 1, возбуждает все моды соб-
ственных колебаний этого объёма. Звуковое давле-
ние в суммарном акустическом поле, которое воз-
буждается в объёме полости № 1, вычисляется пу-
тём линейной суперпозиции звуковых давлений, 
создаваемых всеми источниками звука (акустиче-

скими модами). В соответствии с этой модальной 
моделью в произвольной точке r


 полости № 1 ам-

плитуда звукового давления [5]: 

 

0

( ) [ ( )ψ ( )],n n
n

p r p t r




 
 

 
где pn(t) – амплитуда звукового давления при воз-
буждении акустической моды с номером n на её 
собственной частоте ωn; ψn( r


) – функция, описы-

вающая форму этой акустической моды (с номером n). 
В соответствии с принципом взаимности (1) 

часть энергии акустического поля, сформировав-
шегося в полости № 1, трансформируется в энер-
гию акустических мод собственных колебаний 
объёма полости № 2. 

Для полостей, имеющих форму прямоуголь-
ного параллелепипеда (с жёсткими границами) 
решение уравнения Гельмгольца может быть 
представлено в виде трёхчастных решений (для 
каждой из трёхкоординатных осей x, y, z) в сле-
дующем виде:  

 

1 1φ( , ) cos( π / ) exp( ω )x t C n x l j t , 

 
где l1 – габаритный размер полости (вдоль оси x); t – 
время; C – константа; φ – потенциал колебательной 
скорости; n1 = 1, 2, 3... В соответствии с этим ре-
шением при распространении волн вдоль оси x 
собственные моды колебаний полости возбужда-
ются на частотах [3, 6]: 
 
                                101 2/)12( lcnf x  ,                (2) 

 
где c0 – скорость распространения звуковых волн в 
воздухе. 

Вследствие резонанса объёма полости, обуслов-
ленного суммированием энергии синфазных коле-
баний в двух волнах: прямой и отражённой от жёст-
кой стенки полости, на собственных частотах fx воз-
буждаются моды собственных колебаний, представ-
ленные в спектре шума тональными составляющи-
ми. Аналогичным образом моды возбуждаются при 
распространении волн вдоль осей y и z. 

Поскольку в системе охлаждения электродви-
гателя типа 4АН280А2 полости № 1 и 2 ограни-
чены конструктивными элементами сложной 
формы, в этих полостях не могут возбуждаться 
интенсивные акустические моды собственных 
колебаний. В таких полостях формируется ква-
зидиффузное акустическое поле, поэтому резо-
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нансы объёма «размазываются» в пределах ча-
стотной полосы, в которой расположены соб-
ственные частоты, соответствующие условиям 
резонанса для отдельных звуковых лучей. 

В случае, если «лопаточная» частота fлоп венти-
лятора (или её вторая гармоника) попадёт в эту по-
лосу резонансных частот, возможно значительное 
усиление тональной составляющей, возбуждаю-
щейся на частоте fлоп, вследствие резонанса объёма 
одной из полостей (№ 1 или № 2). 

Расчёт параметров акустических мод собствен-
ных колебаний объёма полости, имеющей слож-
ную форму ограждающей поверхности, сопряжён с 
существенными трудностями, обусловленными 
тем, что в такой полости акустические моды воз-
буждаются не на отдельных резонансных частотах, 
а в резонансной полосе частот. В связи с этим для 
анализа структуры акустического поля в такой по-
лости целесообразно использовать эксперимен-
тальные методы исследования. 

Для определения частотной полосы, в которой 
возбуждаются акустические резонансные моды 
собственных колебаний объёма полостей № 1 и 2, 
целесообразно провести измерения шумовой ха-
рактеристики электродвигателя в режиме «выбега» 
(разгона) ротора. В этом нестационарном режиме 
частота вращения ротора электродвигателя меняет-
ся от 0 до номинального значения частоты враще-
ния (3000 1/мин). 

При работе анализатора шума в режиме «Wa-
terfall», который позволяет получать трёхмерные 
изображения, определяется временная зависи-
мость амплитудно-частотной характеристики 
электродвигателя. В качестве шумовой характе-
ристики используется трёхмерная амплитудно-
частотная характеристика, позволяющая просле-
дить изменения амплитудно-частотной характе-
ристики (зависимости уровня звукового давления 
от частоты) в зависимости от времени в режиме 
«выбега» (разгона) ротора. 

Измерения в таком нестационарном режиме 
[6] позволяют определить полосу частот, в пре-
делах которой «размазана» большая часть резо-
нансных собственных частот, на которых в объё-
ме полости могут возбуждаться наиболее эффек-
тивные акустические моды. С помощью таких 
измерений [6] выявляется резонансный режим 
работы (частота вращения ротора), при котором 
имеет место резонансное повышение уровня шу-
ма, излучаемого системой охлаждения. 

В соответствии с принципом взаимности в ре-
зультате воздействия акустического поля в кон-
структивных элементах системы охлаждения (в 

частности в коллекторе и в крышке) возбуждаются 
вибрационные поля, которые могут быть представ-
лены в виде суммы чисто «структурных» соб-
ственных мод изгибных колебаний каждого кон-
структивного элемента. 

В соответствии с этой расчётной моделью под 
действием акустической нагрузки (широкополос-
ного «вихревого» шума и акустических мод, воз-
буждающихся в полости) возбуждаются все 
«структурные» моды собственных колебаний. 
Вибросмещение в вибрационном поле, которое 
возбуждается в конструктивном элементе, вы-
числяется путём линейной суперпозиции вибро-
смещений, создаваемых источниками вибрации 
(«структурными» модами). 

Тогда для вычисления амплитуды вибросмеще-
ния ( )Sw r


 в произвольной точке Sr


 на поверхно-

сти конструктивного элемента используется выра-
жение [5]: 

 

1

( ) χ ( )S p p S
p

w r w r




 
, 

 
где wp – амплитуда вибросмещения при возбуждении 
«структурной» моды с номером p на её собственной 
частоте ωp; χ ( )p Sr


 – функция, описывающая форму 

этой «структурной» моды (с номером p). В соответ-
ствии с принципом Рэлея-Ритца структурные моды 
собственных изгибных колебаний корпусных кон-
струкций системы охлаждения возбуждаются на 
частотах, на которых максимальные значения ки-
нетической и потенциальной энергии практически 
равны между собой. 

В реальной ситуации процессы возбуждения 
акустических и «структурных» мод собственных 
колебаний оказывают взаимное влияние друг на 
друга, поэтому в системе охлаждения возбуждают-
ся «связанные» акустические и структурные моды. 
На процесс возбуждения «структурных» мод влия-
ет акустическая нагрузка, которая оказывает демп-
фирующее воздействие на изгибные колебания 
конструктивного элемента. 

При возбуждении акустических мод на ограж-
дающих поверхностях полости в качестве неодно-
родного граничного условия задаётся распределе-
ние нормальной к поверхности компоненты коле-
бательной скорости ( ,ω)nv r


 около ограждающей 

поверхности (условие Ньюмана). В то же время 
изгибные колебания ограждающих поверхностей 
полости оказывают воздействие на акустические 



Вопросы электромеханики  Т. 133.  2013                                                                                                               . 

8 

моды, возбуждающиеся в объёме полости. В этом 
случае в качестве неоднородного граничного усло-
вия задаётся распределение амплитуды звукового 
давления ( ,ω)p r


 около ограждающей поверхно-

сти полости (условие Дирихле). 
В соответствии с теорией «связанных» струк-

турных и акустических мод собственных колеба-
ний при описании процессов возбуждения аку-
стических мод в замкнутом объёме (ограниченном 
корпусной конструкцией) и структурных мод в 
корпусной конструкции системы охлаждения ис-
пользуются неоднородные волновые уравнения. 
Причём решение такого неоднородного уравне-
ния (уравнения Гельмгольца) должно удовлетво-
рять условию излучения, сформулированному 
Зоммерфельдом [5]. 

Согласно [5] возбуждение акустических мод в 
объёме полости системы охлаждения, обусловлен-
ное взаимодействием «связанных» структурных и 
акустических мод собственных колебаний, описы-
вается с помощью неоднородного волнового урав-
нения: 

 
2 2 2 2 2 2

0 ,
1

( / ) ω [(ρ / ) ( / ) ]n n n n p n p
p

p t p c S w t C




       
2

0(ρ / )[ / ]n nc Q t    , 

 
где ωn – собственная частота колебаний полости; 
ρ0, c – плотность и скорость звука в воздухе; S – 
площадь поверхности ограждающей конструкции 
полости; Λn, Qn – соответственно, модальный 
объём и объёмная скорость акустической моды с 
номером n; Cn,p – безразмерный коэффициент 
«связанности» акустических и «структурных» 
мод, 
 

, (1/ ) ψ ( )χ ( )n p n p SS
С S r r dS 

 
. 

 
Согласно [5] возбуждение структурных мод из-

гибных колебаний конструктивных элементов, 
обусловленное взаимодействием связанных аку-
стических и вибрационных мод, описывается с по-
мощью выражения: 

 

2 2 2
,

1

( / ) [( / ) ] ( / ),p p p p n n p p p
i

w t w S p C F




        

 
где ωp – собственная частота колебаний огражда-
ющего конструктивного элемента полости; Λp, Fp – 

соответственно, модальная масса и модальная си-
ла, действующая на ограждающую конструкцию 
полости. 

В элементах системы охлаждения (в полостях и 
в ограждающих конструктивных элементах) воз-
буждаются как чисто акустические и структурные 
моды собственных колебаний, так и «связанные» 
акустические и структурные моды. В соответствии 
с принципом взаимности после запуска электро-
двигателя происходит взаимный обмен энергией 
между акустическими и структурными модами ко-
лебаний. 

Для систем охлаждения электродвигателей 
специального назначения (электродвигателей 
типа 4АН280А2 и 4АН280А4) теоретическое 
описание структуры акустических и вибрацион-
ных полей, возбуждающихся, соответственно, в 
объёме полости и в корпусных конструктивных 
элементах, сопряжено со значительными слож-
ностями. Вследствие сложной формы полостей 
методы компьютерного моделирования малоэф-
фективны (из-за слишком большого объёма вы-
числений). 

В связи с этим на стадии акустического про-
ектирования малошумных систем охлаждения, 
используемых в электродвигателях специально-
го назначения, наиболее эффективны комбини-
рованные расчётно-экспериментальные методи-
ки исследования. 

Современные измерительные технологии 
позволяют значительно увеличить объём ин-
формации о структуре акустических и вибраци-
онных полей, формирующихся в элементах си-
стемы охлаждения. На основе анализа результа-
тов экспериментальных исследований можно 
принять определённые допущения, позволяю-
щие использовать для расчётов упрощённые 
модели виброакустических процессов в системе 
охлаждения. В частности, можно принять упро-
щающие задачу допущения относительно фор-
мы полости и граничных условий, чтобы сокра-
тить объём расчётов. 

На первом этапе экспериментальных исследо-
ваний с помощью анализатора спектра шума и 
вибраций типа SVAN-747 были измерены шумо-
вые характеристики четырёх образцов электродви-
гателя типа 4АН280А2 и трёх образцов электро-
двигателя типа 4АН280А4. Измерительный мик-
рофон устанавливался на оси электродвигателя на 
расстоянии 1 м от брызгозащитной крышки систе-
мы охлаждения. 

Для сравнения были также измерены шумовые 
характеристики электродвигателя со стороны кор-
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пуса (в четырёх точках вокруг корпуса на расстоя-
нии 1 м от его стенки). Кроме того, были измерены 
вибрационные характеристики крышки и коллек-
тора системы охлаждения. 

Анализ результатов экспериментальных иссле-
дований виброакустических характеристик элек-
тродвигателей типа 4АН280А2 показывает, что 
наиболее интенсивный шум генерируется в систе-
ме охлаждения. В спектре акустического шума 
(измерялись уровни звукового давления) системы 
охлаждения, измеренном со стороны всасывания 
(на оси электродвигателя), на фоне широкополос-
ного шума выделяются тональные составляющие в 
третьоктавных полосах частот со среднегеометри-
ческими частотами 160, 315, 630 и 800 Гц. Для всех 
образцов электродвигателя типа 4АН280А2 уровни 
звукового давления достигают максимальных зна-
чений в третьоктавных полосах со среднегеомет-
рическими частотами 315 и 160 Гц. При работе 
электродвигателя без крышки уровни звукового дав-
ления в этих третьоктавных полосах (315 и 160 Гц) 
существенно снижаются. 

Появление в спектре шума вентилятора то-
нальной составляющей в третьоктаве со средне-
геометрической частотой 315 Гц, по-видимому, 
обусловлено генерацией аэродинамического шу-
ма от неоднородности потока (на «лопаточной» 
частоте fлоп) в результате взаимодействия вихре-
вого следа (образующегося вследствие отрыва 
пограничного слоя при прохождении воздушного 
потока через межлопаточные каналы колеса вен-
тилятора) с коллектором системы охлаждения. В 
системе охлаждения используется колесо венти-
лятора с шестью загнутыми назад лопатками, при 
этом «лопаточная» частота fлоп примерно равна 
300 Гц (fлоп = zn/60 где ,z n соответственно, 
число лопаток и частота вращения колеса, 
об/мин). При уменьшении зазора между колесом 
и коллектором уровень звукового давления сни-
зился на 1 – 3 дБ в диапазоне частот 160 – 500 Гц, 
и на 4 – 6 дБ в диапазоне частот 630 – 1000 Гц. 
Этот результат, по-видимому, обусловлен улуч-
шением аэродинамических характеристик венти-
лятора при уменьшении зазора. 

Согласно результатам измерений вибрацион-
ной характеристики крышки (акселерометр уста-
навливался в четырёх точках, в том числе в цен-
тре крышки) в спектре выделяются тональные 
составляющие в третьоктавных полосах частот 
со среднегеометрическими частотами 160, 315, 
500, 630, 800 и 1600 Гц. Наиболее интенсивные 
тональные составляющие отмечены в третьок-

тавных полосах со среднегеометрическими ча-
стотами 160 и 315 Гц. Более точные измерения 
вибрационных характеристик (с использованием 
узкополосного частотного анализа) были прове-
дены с помощью бесконтактного лазерного вибро-
метра типа PSV-400-1 (фирма «Polytec», Герма-
ния). Для проведения измерений на крышке была 
построена «сетка» из 238 измерительных точек, 
для которых измерены значения колебательной 
скорости при изгибных колебаниях крышки. 

В результате этих измерений установлено, что  
 

 
Рис. 1. Собственная мода изгибных колебаний 
брызгозащитной крышки (частота 173 Гц) 

 

 
Рис. 2. Собственная мода изгибных колебаний  

входного коллектора (частота 339 Гц)
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Рис. 3. Шумовая характеристика системы воздушного охлаждения, измеренная в режиме  

«выбега» электродвигателя 4АН280А2 
 

тональные составляющие возбуждаются на соб-
ственных частотах крышки в 173, 323, 387, 493, 
579, 786 и 864 Гц. Кроме того, с помощью 
виброметра типа PSV-400-1 были измерены соб-
ственные частоты и формы колебаний входного 
коллектора системы охлаждения. Измерения бы-
ли проведены в 196 измерительных точках на 
поверхности коллектора. 

В результате измерений установлено, что при 
изгибных колебаниях коллектора в вибрацион-
ном спектре тональные составляющие возбуж-
даются на следующих собственных частотах 
коллектора 339, 476, 591, 698, 976 и 1046 Гц. 

В результате измерений, проведённых с помо-
щью виброметра типа PSV-400-1, для первых соб-
ственных частот изгибных колебаний брызгоза-
щитной крышки и входного коллектора было 
определено распределение амплитуд виброскоро-
сти на поверхности крышки и коллектора системы 
охлаждения электродвигателя типа 4АН280А2. 
При возбуждении (с помощью вибратора) «струк-
турных» собственных мод изгибных колебаний 
распределение амплитуд виброскорости на по-
верхности этих конструктивных элементов со-
ответствует форме собственных колебаний. Ре-
зультаты определения собственных форм изги-
бных колебаний крышки и коллектора (соот-
ветственно, для собственных частот 173 и 339 Гц)  

представлены на рис. 1 и 2. 
Для разработки эффективных методов сниже-

ния уровней шума, излучаемого при работе си-
стемы охлаждения, в ходе экспериментальных 
исследований необходимо получить подробную 
информацию обо всех основных источниках аку-
стического шума. Первичный источник акусти-
ческого шума (межлопаточные каналы колеса) 
расположен в объёме полости № 1, поэтому ис-
следование этого источника шума возможно 
только с помощью метода акустической интен-
симетрии. Этот метод позволяет проводить изме-
рения в ближней зоне акустического поля [7]. С 
помощью двухмикрофонного интенсиметриче-
ского зонда были проведены измерения величи-
ны интенсивности звука в ближней зоне первич-
ного источника акустического шума (межлопа-
точных каналов колеса). 

Для измерений интенсивности звука был ис-
пользован двухканальный анализатор типа 2034 
и двухмикрофонный зонд типа 3519 (фирма 
«Брюль и Къер», Дания). Электродвигатель ра-
ботал без брызгозащитной крышки, при этом 
двухмикрофонный зонд был размещён в непо-
средственной близости от входа в межлопаточ-
ные каналы колеса. В результате интенсиметри-
ческих измерений акустического поля электро-
двигателя типа 4АН280А2 установлено, что в 
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спектре интенсивности звука на фоне широко-
полосного шума выделяются только две тональ-
ные составляющие в третьоктавных полосах ча-
стот со среднегеометрическими частотами 315 и 
630 Гц. Эти составляющие соответствуют гене-
рации шума от неоднородности потока на «ло-
паточной» частоте fлоп и на частоте её второй 
гармоники 2fлоп. Тональные составляющие воз-
буждаются при взаимодействии вихревого сле-
да, образующегося за лопатками колеса, с вход-
ным коллектором. 

Таким образом, в процессе генерации чисто 
аэродинамического шума в межлопаточных кана-
лах помимо широкополосного «вихревого» шума 
возбуждаются только две тональные составляю-
щие шума от неоднородности потока (на часто-
тах fлоп и 2fлоп). Остальные тональные составляю-
щие, которые выделяются в спектре шума, излуча-
емого со стороны всасывания системы охлажде-
ния, обусловлены возбуждением акустических 
собственных мод колебаний в объёме полости си-
стемы охлаждения. 

Для выявления диапазона частот, в котором 
могут возбуждаться акустические моды соб-
ственных колебаний объёма полостей № 2 и 1, 
измерения шумовой характеристики электродви-
гателя типа 4АН280А2 (со стороны всасывания 
системы охлаждения) были проведены в режиме 
«выбега». Измерения, проведённые с помощью 
анализатора шума и вибрации серии OR3X (фир-
ма «OROS», Франция), показали (рис. 3), что в 
режиме «выбега» в системе охлаждения возбуж-
даются резонансные акустические колебания 
объёма полости в достаточно широком диапазоне 
частот: от 600 до 940 Гц (с максимумом на ча-
стоте 850 Гц). Кроме того, отмечены спектраль-
ные составляющие шума в низкочастотной обла-
сти (ниже 100 Гц), появление которых обуслов-
лено возбуждением акустических мод объёма 
звукомерной камеры, в которой проводились из-
мерения. 

Анализ результатов измерений шумовых и 
вибрационных характеристик системы воздушно-
го охлаждения электродвигателя типа 4АН280А2 
показывает, что в третьоктавной полосе со 
среднегеометрической частотой 160 Гц, в кото-
рой возбуждается первая тональная составляю-
щая, расположена первая собственная частота 
изгибных колебаний крышки (173 Гц). В вибра-
ционном спектре коллектора в низкочастотном 
диапазоне нет тональных составляющих. Со-
гласно результатам измерений формы изгибных 
колебаний крышки на частоте 173 Гц (см. рис. 1) 

для первой «структурной» моды характерно 
возбуждение поршневых колебаний централь-
ной части поверхности крышки. В связи с этим 
изгибные колебания крышки на первой резо-
нансной собственной частоте сопровождаются 
эффективным излучением «структурного» шу-
ма. «Структурная» мода изгибных колебаний 
крышки, в принципе, может возбудить связан-
ную акустическую моду в объёме полости № 2, 
а эта акустическая мода может возбудить свя-
занную акустическую моду в полости № 1. Од-
нако с учётом небольших габаритных размеров 
обеих полостей эффективность возбуждения 
этих акустических мод согласно расчётной 
оценке сравнительно невелика. 

При работе электродвигателя без крышки этой 
тональной составляющей в спектре шума системы 
охлаждения нет. По-видимому, в третьоктаве со 
среднегеометрической частотой 160 Гц появление 
тональной составляющей (в спектре шума всасы-
вания) обусловлено излучением «структурного» 
шума при изгибных колебаниях крышки на первой 
собственной частоте. 

Вторая тональная составляющая в спектре 
шума системы охлаждения расположена в треть-
октавной полосе со среднегеометрической часто-
той 315 Гц. 

Как отмечено выше, в этой полосе частот 
располагается «лопаточная» частота (fлоп = 300 Гц), 
на которой генерируется акустический шум от 
неоднородности потока. Кроме того, согласно 
результатам измерений вибрационных характе-
ристик в этой полосе частот расположены соб-
ственные частоты изгибных колебаний коллек-
тора (339 Гц) и крышки (323 Гц). Согласно ре-
зультатам исследования соответствующих форм 
собственных колебаний коллектора (см. рис. 2) 
и крышки при возбуждении этих структурных 
мод изгибных колебаний коллектор и крышка 
эффективно излучают «структурный» шум. При 
работе двух образцов электродвигателя 4АН280А2 
без крышки в спектре шума системы охлажде-
ния (со стороны всасывания) уровень второй 
тональной составляющей (в третьоктаве со 
среднегеометрической частотой 315 Гц) суще-
ственно снизился. 

Анализ результатов экспериментальных иссле-
дований показывает, что в полости № 1 на «лопа-
точной» частоте колеса возбуждается акустическая 
мода собственных колебаний. Кроме того, широ-
кополосный аэродинамический шум возбуждает 
«структурные» моды собственных изгибных коле-
баний коллектора и крышки (соответственно, на 
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частотах 339 и 323 Гц). На собственных частотах 
этих структурных мод коллектор и крышка излу-
чают структурный шум, кроме того, эти моды мо-
гут возбуждать связанные акустические моды в 
полостях № 1 и 2. Эффективное излучение шума 
брызгозащитной крышкой, по-видимому, обуслов-
лено возбуждением связанной структурной моды 
колебаний крышки (на частоте 323 Гц). Согласно 
расчётной оценке в полостях № 1 и 2 в этой ча-
стотной полосе эффективность возбуждения свя-
занной акустической моды ограничивается габа-
ритными размерами полостей. 

Согласно результатам исследования при про-
ектировании крышки допущена конструктивная 
ошибка, которая привела к существенному по-
вышению уровня тональной составляющей шума. 
Собственные частоты изгибных колебаний 
крышки и коллектора близки к «лопаточной» ча-
стоте, на которой в акустическом поле возбужда-
ется тональная составляющая шума от неодно-
родности потока. 

Вследствие воздействия этой тональной со-
ставляющей шума на крышку возбуждается свя-
занная структурная мода колебаний крышки. 
Возбуждение интенсивных изгибных колебаний 
крышки на собственной частоте (323 Гц) приво-
дит к эффективному излучению «структурного» 
шума. По-видимому, следует увеличить жёст-
кость крышки (например с помощью рёбер 
жёсткости), чтобы сместить первые собствен-
ные частоты крышки в высокочастотную об-
ласть спектра. 

В третьоктавной полосе со среднегеометриче-
ской частотой 630 Гц в спектре шума возбужда-
ется тональная составляющая на частоте второй 
гармоники «лопаточной» частоты (600 Гц). Со-
гласно результатам измерений на частоте этой 
тональной составляющей уровень звукового дав-
ления при работе двух образцов электродвига-
теля без крышки существенно возрастает             
(на 4 – 7 дБ), при работе с крышкой эта тональ-
ная составляющая (600 Гц) не выделяется из ши-
рокополосного шума. 

В вибрационных характеристиках крышки и 
коллектора выделяются тональные составляю-
щие, соответственно, на частотах 579 и 591 Гц. 
Согласно результатам измерений вибрацион-
ных характеристик крышки, коллектора и шу-
мовой характеристики системы охлаждения в 
режиме «выбега» (см. рис. 3), на частоте        
600 Гц могут возбуждаться связанные акусти-
ческие моды собственных колебаний объёма 
полостей № 1 и 2. 

Четвёртая тональная составляющая возбужда-
ется в третьоктавной полосе со среднегеометри-
ческой частотой 800 Гц. Согласно результатам 
расчётной оценки (2) и измерений шумовой ха-
рактеристики системы охлаждения в режиме 
«выбега» (см. рис. 3) на частоте 850 Гц может 
возбуждаться наиболее интенсивная акустиче-
ская мода собственных колебаний объёма поло-
сти № 2. Кроме того, согласно результатам изме-
рений вибрационных характеристик в этой поло-
се частот расположены собственные частоты из-
гибных колебаний крышки (786 и 864 Гц). Со-
гласно результатам исследования соответствую-
щих форм собственных колебаний крышки при 
возбуждении этих структурных мод изгибных 
колебаний излучение структурного акустическо-
го шума крышкой малоэффективно. При работе 
электродвигателя без крышки уровень звукового 
давления в третьоктаве со среднегеометрической 
частотой 800 Гц увеличился на 3 дБ. По-
видимому, излучение шума на частоте тональной 
составляющей (850 Гц) обусловлено возбужде-
нием связанной акустической моды собственных 
колебаний объёма полости № 2. 

В то же время с ростом частоты увеличивает-
ся звукоизолирующая способность крышки, по-
этому на частоте 850 Гц уровень тональной со-
ставляющей, которая возбуждается на собствен-
ной частоте полости № 2, существенно снижает-
ся вследствие эффективной звукоизоляции волн 
при прохождении через крышку. 

В спектре шума электродвигателя типа 
4АН280А4 выделяется одна тональная состав-
ляющая: в треьоктавной полосе со среднегеомет-
рической частотой 400 Гц. Появление этой то-
нальной составляющей в спектре, по-видимому, 
обусловлено возбуждением структурной моды 
изгибных колебаний крышки на собственной ча-
стоте 387 Гц. При изгибных колебаниях на этой 
частоте крышка эффективно излучает структур-
ный шум. 

В то же время в спектре шума практически не 
выделяется тональная составляющая на «лопа-
точной» частоте: fлоп = 525 Гц. Этот результат 
обусловлен тем, что, вследствие большого ко-
личества лопаток колеса (21 радиальная лопат-
ка) и небольшой частоты вращения колеса  
(1500 1/мин), эффективность возбуждения шума 
от неоднородности потока (по отношению к ин-
тенсивности широкополосного «вихревого» шу-
ма) снижается. 

Таким образом, на основе теоретического ана-
лиза процессов возбуждения и формирования аку-
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стических и вибрационных полей в элементах си-
стемы охлаждения в сочетании с эксперименталь-
ными исследованиями (на базе современных мет-
рологических технологий) были определены ос-
новные механизмы генерации акустического шу-
ма в системе охлаждения. 

Проблемы, связанные с исследованием 
структуры акустических и вибрационных полей 
в полостях (и в ограждающих конструкциях) 
неправильной формы, успешно решены с помо-
щью использованной методики. В частности, 
методика позволила выявить основные чисто 
акустические и структурные моды собственных 
колебаний, а также эффективные связанные 
структурно-акустические моды. Эти результаты 
могут быть использованы для устранения резо-
нансных явлений в системе охлаждения, обу-
словленных совпадением собственных частот 
акустических и структурных мод собственных 
колебаний. 

 
Заключение 

Для электрических машин специального 
назначения одной из актуальных проблем явля-
ется снижение уровня шума, излучаемого систе-
мой воздушного охлаждения обмоток ротора и 
статора. Генерация шума обусловлена вихреоб-
разованием в межлопаточных каналах колеса 
вентилятора. Этот шум возбуждает моды соб-
ственных колебаний (акустические, структурные 
и связанные структурно-акустические) в поло-
стях системы охлаждения и в ограждающих по-
лости конструкциях. 

Использование современных метрологиче-
ских технологий (акустической интенсиметрии, 
бесконтактного лазерного виброметра, анализа-
тора шума и вибраций, работающего в режиме 
«выбега») позволяет существенно увеличить 
объём получаемой информации о структуре 
акустических и вибрационных полей в системе 
охлаждения. 

В результате исследования акустических и 
вибрационных характеристик электродвигателей 
типа 4АН280А2 и 4АН280А4 установлено, что 
формирование акустических и вибрационных по-
лей обусловлено возбуждением как чисто акусти-
ческих и структурных мод, так и связанных 
структурно-акустических мод. Возбуждение в 
брызгозащитной крышке связанной структурной 
моды (обусловленной воздействием на крышку со 
стороны формирующегося в полости акустическо-
го поля) приводит к эффективному излучению 
структурного шума (в третьоктаве со среднегео-

метрической частотой 315 Гц) при изгибных ко-
лебаниях крышки. 

Информация о структуре акустических и виб-
рационных полей, об источниках акустической 
энергии может быть использована для разработки 
эффективных методов снижения уровней шума, 
излучаемого при работе системы охлаждения. 
При проектировании систем охлаждения электро-
двигателей следует исключать возможность воз-
буждения резонансных колебаний как в объёме 
полости, так и в ограждающих полость конструк-
тивных элементах (при номинальной частоте 
вращения ротора). Возбуждение этих резонанс-
ных колебаний на собственных частотах может 
привести к увеличению общего уровня шума, из-
лучаемого системой охлаждения электродвигате-
ля, на 4 – 6 дБ. 

Для снижения уровней шума системы охла-
ждения следует использовать различные мето-
дики ослабления структурных и акустических 
мод собственных колебаний. В частности, мето-
дики, основанные на совершенствовании кон-
струкции системы охлаждения (на основе ана-
лиза процессов формирования акустических и 
вибрационных полей в полостях и ограждающих 
полости конструкциях), а также на использова-
нии пассивных средств снижения уровней виб-
рации и шума (вибропоглощающих покрытий, 
конструкционных материалов с демпфирующи-
ми свойствами). 
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