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Введение. Кабины широкого класса технологических машин 
различного функционального назначения, в частности, путе-
вых кранов дорожно-строительной техники, имеют большую 
площадь остекления. Нужно. отметить, что остекление отне-
сти к «слабым» элементам как по звукоизоляции, так и меха-
ническому импедансу, что объясняет значительное влияние 
воздушной и структурной составляющих шума на формиро-
вание акустических характеристик внутри таких кабин. 
Материалы и методы. Цель настоящего исследования заклю-
чалась в анализе спектров шума в кабинах, создаваемых излу-
чением элементов остекления в замкнутом объеме, имеющем 
форму прямоугольного параллелепипеда. Метод исследова-
ния акустических характеристик основан на фундаменталь-
ных положениях технической виброакустики для соразмер-
ных помещений. 
Результаты исследования. Поскольку кабины любых машин 
и оборудования представляют собой энергетически замкну-
тые системы, состоящие из пластин ограниченных размеров, 
то расчеты спектров виброакустических характеристик осно-
ваны на методах энергетического баланса. Существующие 
исследования вполне обоснованы для оценки уровней звуко-
вого давления, создаваемых внутри производственных поме-
щений, когда воздействием отражённого звука можно прене-
бречь. При оценке уровней шума внутри кабин такое допуще-
ние является грубым и, поэтому, в данной статье приведены 
исследования, основанные на системе поршневых источни-
ков, излучающих звуковую энергию в замкнутый объем, а 
размеры самих излучателей соизмеримы с габаритными раз-
мерами кабины. Данная тема наиболее актуальна для мотово-
зов и кабин тепловозов. 
Обсуждение и заключения. Приведенные в данной статье ре-
зультаты теоретических исследований позволяют выполнить 
инженерные расчеты спектров вибрации и шума всех элемен-
тов ограждения кабины и оценить количественный вклад 
каждого в формирование спектров шума внутри кабины на 
рабочих местах операторов. Такие расчеты позволяют на эта-
пе проектирования кабин оценить вклад каждого источника и 
определить величины превышений над предельно-

 
Introduction. Cabs of a wide range of technological machines of 
various functional purposes, in particular, track cranes of road-
building equipment, have a large glass area. It will be observed 
that glazing should be designated as a “weak” element both in 
noise proofing and mechanical impedance which explains the 
significant effect of air and structural noise constituents on the 
formation of the acoustic characteristics inside such cabs. 
Materials and Methods. The present study objective is to analyze 
noise spectra created by the emission of the cab glazing elements 
in the closed space in the form of a rectangular parallelepiped. The 
investigative technique of the acoustic characteristics is based on 
the fundamental principles of the engineering vibroacoustics for 
proportional spaces. 
Research Results. Since the cabs of any machines and equipment 
are energetically closed systems consisting of small-scale plates, 
the vibroacoustic characteristics spectra analysis is based on the 
power balance methods. The existing studies are well founded for 
estimating the sound pressure levels created inside the production 
areas when the anacamptic sound impact can be neglected. When 
evaluating noise levels inside the cabins, this assumption is over-
simplified, and, therefore, the studies presented in the paper are 
based on the system of the piston-type sources emitting sound 
energy into a closed space, while the dimensions of the radiators 
as such are commensurable to the overall sizes of the cab. This 
topic is most relevant for locotractors and diesel locomotive cabs.  
Discussion and Conclusions. The results of the theoretical studies 
allow performing engineering calculations of the vibration and 
noise spectra of all elements of the cab enclosure, and evaluating 
the quantitative contribution of each one to the formation of noise 
spectra within the cabin in the operators' workplaces. Such analy-
sis permits to estimate the contribution of each source at the de-
signing stage of the cabins and to define the excess over the ad-
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допустимыми значениями. На этой основе также при проек-
тировании выбираются наиболее простые, технологичные и 
экономически обоснованные варианты по обеспечению сани-
тарных норм шума путем достижения требуемых параметров 
звукоизоляции, что сопровождается уменьшением доли воз-
душной составляющей шума, а также импедансов соответ-
ствующих элементов. Это, в свою очередь, приводит к сниже-
нию доли структурной составляющей шума. 

missible limit values. On this basis, also in the design, the most 
simple, technologically and economically feasible options are 
chosen to ensure the sanitary norms of noise by obtaining the re-
quired soundproofing parameters which is accompanied by the 
decrease in the proportion of the noise air constituent, as well as 
the impedances of the corresponding elements. This, in turn, leads 
to the reduction of the part of the noise structural constituent. 

   
Ключевые слова: шум, кабина, остекление.  Keywords: noise, cabin, glazing. 
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Введение. Излучению звукоизоляции элементов кабин технологических маши посвящено большое количе-
ство работ [1–8]. Для кабин с большой площадью остекления характерно то, что само остекление является «слабым» 
элементом не только по звукоизоляции, но и по распределению вибраций. В частности, экспериментальные исследо-
вания поля вибраций [7] показали, что уровни виброскорости на них существенно выше, чем на несущих элементах 
кабин. Поэтому можно предположить, что повышенные уровни шума в таких кабинах создаются именно элементами 
остекления как за счет пройденного звука, т.е. воздушной составляющей, так и за счет структурной составляющей. 
Поэтому воздушная составляющая шума в данной статье не рассматривается. 

Основная часть. Конструкции кабин мотовозов и козловых кранов приведены на рис. 1а и б и представляют 
собой трехкоординатную систему. 

 

 
 
а)       b) 

Рис. 1. Компоновка кабин: а — мотовоз; b — козловый кран 

Fig. 1. Cab packaging: a — locotractor; b —gantry crane 

При расчете звукового давления внутри кабины следует учитывать, что звуковые волны, распространяющиеся 
в направлении каждой из осей, происходят идентично. Разница заключается в длине пути распространения звуковых 
волн (согласно длине, ширине и высоте кабины). Поэтому ниже приведены результаты расчета звукового давления 
при распространении в направлении оси OX. Поскольку поршневые излучатели представляют собой плоские источ-
ники, то для звукового давления получена следующая формула: 

 ,   (1) 

где  — скорость колебаний источника элементов остекления, м/с.  

    1 1 22

1 1 1
1 ,

K K k

i i i j i j i j i j i i iS l q l q N                (2) 

где i — коэффициенты поглощения энергии в стенках корпуса, м-1; ;i j j i  — коэффициенты передачи между двумя 

соседними стенками корпуса; i jl  — длина линии контакта между двумя пластинами, м; iq — потоки вибрационной 

мощности в стенках корпуса, Вт/м; 1K — количество стенок корпуса; 2K — количество подшипников в соответству-
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ющей стенке; iN — вводимая, в корпус через подшипниковые узлы, вибромощность, Вт; iS — площадь стенки, м2;   

— коэффициент ослабления вибраций, определяемый способом установки остекления в стенке кабины. 
Коэффициент затухания из [9, 10] определяется как 

 mn
i

u

f
c

 
  ,   (3) 

 где fmn — собственная частота колебаний элемента остекления, Гц; uc  — скорость распространения изгибной волны в 

элементе остекления, м/с;   — эффективный коэффициент потерь колебательной энергии. 

Скорость распространения изгибной волны по данным работы [9, 10] определяется по формуле: 

 с� � �1,8��
� ����.  (4) 

где Е — модуль упругости, Па; — плотность, кг/м3;— коэффициент Пуассона. 

Потоки вибромощности в стенках корпуса определяются следующим образом: 
	 2q zV 	 (5)	

для дифf f  
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Тогда скорости колебаний стенок определяются следующими зависимостями: 
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С учетом физико-механических характеристик элементов остекления из стекла конструкционного получены 
следующие выражения. 

 �� � 1,� � 1���� ���
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����; (10) 

 ��� � �,� � 1��� ���
���
� ��

���
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������.  (13) 

Тогда система уравнений (2) примет вид: 

 ∑ �1,���� ���
����
� ��

����
� �� � ����������� �� � ∑���������� � ∑…  (14) 

Из данной системы определяются скорости колебаний всех элементов остекления и подставляются в зависи-
мость звукового давления. Коэффициент потерь колебательной энергии является частотно-зависимой величиной и для 
расчетов объектов исследования целесообразно использовать экспериментальные данные и полученные на основе 
математической обработки регрессионные зависимости [11]. 
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����
� �� � ����������� �� � ∑���������� � ∑…  (14) 

Из данной системы определяются скорости колебаний всех элементов остекления и подставляются в зависи-
мость звукового давления. Коэффициент потерь колебательной энергии является частотно-зависимой величиной и для 
расчетов объектов исследования целесообразно использовать экспериментальные данные и полученные на основе 
математической обработки регрессионные зависимости [11]. 
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Рис. 2. Коэффициент потерь колебательной энергии пластин из стекла различной толщины 

Fig. 2. Loss index of oscillatory energy of the glass plates of dissimilar thickness 

Экспериментальные исследования показали, что максимальное значение коэффициента потерь наблюдается 
для стеклянных пластин, толщина которых составляет 4–8 мм. 

Результаты экспериментальных исследований частотной зависимости коэффициента потерь остекления при-
ведены на рис. 3. 

 

 
Рис. 3. Частотная зависимость коэффициента потерь колебательной энергии пластин из стекла  

различной толщины: 1 — 6 мм; 2 — 12 мм 

Fig. 3. Frequency dependence of the loss index of oscillatory energy of glass plates of dissimilar thickness: 1 — 6 mm; 2 — 12 mm 

Результаты экспериментальных исследований частотной зависимости коэффициента потерь двойного остек-
ления приведены на рис. 4. 

 
Рис. 4. Частотная зависимость коэффициента потерь колебательной энергии стеклопакета с различным 

 воздушным промежутком: 1 — 10 мм; 2 — 20 мм 

Fig. 4. Frequency dependence of the loss index of oscillatory energy of double glass pane with 
 various air gaps: 1 — 10 mm; 2 — 20 mm 

Регрессионные зависимости коэффициента потерь колебательной энергии двойного стеклопакета от частоты 
колебаний для воздушных промежутков 10 и 20 мм имеют следующий вид: 
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h = 10 мм 
 ограниченных размеров 
h = 20 мм 

� � ��,��� � ��,������ � ��,��������� � ��,��������� � �,��������� � �,��������� � �,���������.  (15) 

Каждый элемент кабины представляет собой плоскую пластину ограниченных размеров. При расчете струк-
турной составляющей шума в кабине каждый элемент целесообразно представить, как поршневой источник, излуча-
ющий звуковую энергию во внутренний воздушный объем кабины. Волны, возбуждаемые каждым поршневым источ-
ником, распространяются до соответствующего элемента ограждения, отражаются в обратном направлении, снова 
отражаются и т.д. В этом случае звуковое поле в кабине представляет собой бесконечное количество положительных 
и отрицательных волн, налагающихся друг на друга. Причем, поскольку излучается совокупность звуковых волн на 
собственных частотах колебаний каждого поршневого источника, то результирующие волны получаются сложением 
всех элементарных волн. Суммарная амплитуда прямых волн определяется как векторная сумма: 
 � � ∑ ����� ,   (16) 
а обратной (отраженной): 
 � � ∑ ��,���    (17) 
где количество собственных частот колебаний соответствующего поршневого источника. 

В общей форме звуковое давление выражено зависимостью: 
 ���, �� � ρ���������� � ����������.    (18) 

Величины � и � определяются из граничных условий. Пример расчета показан для координаты �. Для коор-
динаты � и � расчет выполняется аналогично с учетом других длин пробега звуковых волн (������� — соответственно). 

Расчет звукового давления основан на приведенных ниже соотношениях. 

 � � � � � �� 

 �� �� 

сила �������� ������ 
скорость ������ ������� 
давление ������ ������ 

граничные условия ���� � ���� ���� � �����, 

где � — импеданс поршня определяемый формулами.  
Подставляя значения ���, �� при � � � и � � �� в граничные условия, получается система из двух уравнений. 

 

�
�
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.  (19) 

Выводы. Из системы (19) определяются коэффициенты � и �, подставляются в зависимость звукового давле-
ния (18), что и позволяет выполнить инженерный расчет спектров шума в кабинах, имеющих большую площадь 
остекления и определить наиболее эффективные способы по достижению нормативных величин уровней звукового 
давления. Следует отметить, что полученные результаты фактически универсальны для рассматриваемого класса ка-
бин машин различного функционального назначения. 
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