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摘要：本文针对船舶推进轴系轴承动载荷准确识别的难题开展研究，提出一种基于频响函数求逆并采用全实测

数据的频域反演识别方法及相应的数据处理和评价方法；然后，针对推进轴系振动试验台架，开展三种类型外

激励作用下的径向轴承动载荷反演试验进行验证。试验结果表明：不平衡、随机振动、脉冲激励下轴承动载荷

的反演识别结果与直接测量结果在 10 Hz~1 kHz频带内的幅频和相频曲线趋势一致，吻合度高；10 Hz~1 kHz频
带内，不平衡激励下的轴承动载荷反演误差为 0.21~3.5 dB，随机振动激励下为 2.03~2.53 dB，脉冲激励下为

2.16~4.64 dB，验证了反演识别方法的可行性和准确性。
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Abstract: In order to solve the problem in accurate identification of dynamic load of marine propulsion shaft⁃
ing bearings, this paper proposes a kind of frequency-domain inverse identification method based on inver⁃
sion of frequency response functions by using full measured data as well as the corresponding data processing
and evaluation methods. Then, on the propulsion shafting vibration test platform, radial bearing dynamic load
identification tests under three types of external excitation were carried out to verify the proposed method.
The test results show that the identification results of bearing dynamic load under unbalanced, random vibra⁃
tion and impulse excitation are consistent with the trends of amplitude-frequency and phase-frequency
curves of measured results in the frequency band of 10 Hz-1 kHz, with a high degree of coincidence, and
that in the frequency band of 10 Hz-1 kHz, the identification errors of bearing dynamic load are 0.21-3.5 dB
under unbalanced excitation, 2.03-2.53 dB under random vibration excitation and 2.16-4.64 dB under pulse
excitation, which proves that the inverse identification method is feasible and accurate.
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0 引 言

船舶推进轴系属于动力装置的核心部分，其作用是将主机的功率传递到螺旋桨，并将螺旋桨的推

力传递到船体，推动船舶前进。在推进轴系运转过程中，螺旋桨激振力、轴系不平衡和不对中等旋转

动载荷以轴系振动的传递形式[1]，通过各支撑轴承通道传递到船体并形成水下振动噪声，极大影响了

船舶声隐身性能[2-4]。轴承动载荷属于推进轴系的内部载荷，对其进行准确获取，不仅有助于了解轴系

的振动特性，给轴系优化设计和轴系振动控制提供重要参考[5]，还能在轴承界面处将船体和轴系分割

为静-动两种子系统进行独立分析，有利于重点关注船体子系统在轴系激励动载荷作用下的水下振动

和噪声响应特性，另外轴承动载荷还是计算轴承传递功率流的重要参数。

推进轴系的轴承动载荷很难在实际工程结构中采用传感器直接测量获取，因而需要通过其它易

于测量物理量的实测结果间接进行反演识别。反演识别方法主要分为频域法和时域法[6]，时域法对初

值敏感，难以避免累积误差且计算效率低；而频域法无须繁琐的积分过程，处理较为简单便捷，因而应

用较多。李坚宇[7]采用子空间系统识别理论对轴系螺旋桨纵向集中激振力进行了时域动载荷识别研

究，但仅做了仿真分析；马超[8]采用状态空间法对船舶螺旋桨纵向激振力进行了时域识别研究，但其结

构传递矩阵采用的是有限元仿真计算数据；祁立波[9]采用频域法，同样通过仿真计算得到螺旋桨纵向

激励下的加速度传递函数，结合推力轴承基座、船体和尾轴承处的实测纵向加速度响应，反演识别出

螺旋桨纵向非定常激励力。

有关船舶推进轴系轴承径向动载荷反演识别问题的研究鲜有报道，因而本文瞄准该问题开展研

究，同时考虑到采用解析或数值仿真手段难以对船舶复杂巨系统进行准确建模的实际情况[10]，提出一

种基于频响函数求逆理论、采用全实测数据的推进轴系轴承动载荷的频域反演识别方法，并以推进轴

系振动试验台架为对象开展试验验证。

1 轴承动载荷反演原理

由振动力学可知，频域中结构的动响应等于频响函数乘以动载荷，反之，动载荷等于动响应乘以

频响函数的逆矩阵。基于此原理，本文提出一种采用全实测数据的轴承动载荷频域反演识别方法，通

过在传递动载荷的轴承路径附近布置加速度传感器作为指示点，根据路径传递频响函数等实测先验

数据及轴系运行状态下的指示点响应，进行反演得到运行状态下的轴承动载荷，即

[ ]Fm ( f ) = [ ]Hn × m ( f ) -1 [ ]An ( f ) (1)
式中，n为动响应指示点的数量，m为所需要反演的轴承动载荷数量，f为频率，An ( f )为轴系运行状态

下的指示点复数动响应（一般为加速度响应）n维向量，Hn × m ( f )为所有轴承动载荷激励位置到所有指

示点位置的n × m维跨点频响函数矩阵，[ ]   -1表示对矩阵求逆，Fm ( f )为轴承复数动载荷m维向量。

由于实测系统中，各响应测点之间的频响函数在一定程度上呈线性相关，当 n=m甚至 n仅略大于

m时，Hn × m ( f )矩阵通常不满足满秩要求，因此需要使用足够的响应指示点补充Hn × m ( f )矩阵，形成更

多线性无关的方程去估计多维轴承动载荷，通常要求响应指示点数量是求解动载荷维数的 2倍以上，

即n ≥ 2m。

2 实测数据反演的处理方法

由于实际测量中的激励和响应复数信号中不可避免会存在噪声，而反演识别的精度对噪声信号
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十分敏感，所以在实测数据的处理过程中需要解决实测频响函数、实测动响应、频响矩阵求逆去噪和

正则化等主要问题。

2.1 实测频响函数Hn × m ( f )的去噪方法

一般实测的激励和响应信号中都存在噪声，采用最优估计模型对激励和响应信号中的噪声进行

处理，得到高信噪比的频响函数 ĤV：

A ( f ) + N ( f ) = ĤV ( f ) ( F ( f ) + M ( f ) ) (2)
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-G fa ( f ) Gaa ( f ) = 0 (3)

式中，A ( f )为不含噪声的真实复响应信号，N ( f )为响应中的噪声信号，F ( f )为不含噪声的真实激励

复信号，M ( f )为激励中的噪声信号，ĤV为采用最优估计模型进行去噪处理后的频响函数，G ff ( f )、
Gaa ( f )、G fa ( f )、Gaf ( f )分别为激励和响应信号的自谱和互谱，I为单位矩阵，上标H表示对矩阵作复共

轭转置。

2.2 实测动响应An ( f )的去噪方法

用于反演计算的实测加速度动响应一般同时包括幅值和相位信息，如果对信号直接截取单个数

据块作傅里叶变化，不仅会存在无法去除的信号噪声，还会导致相位的杂乱无章，因而需要对实测加

速度响应信号采用特殊的处理方式，对其幅值和相位分别去噪后再组合。其中，对于信号幅值部分，

采用Welch法对完整的响应信号进行处理，通过加窗函数并进行能量修正以降低信号的频谱泄露，再

通过重叠分段的平均估计去除信号中的随机噪声，最终对返回信号的自谱功率谱密度估计开根号后

得到去噪后的信号频谱幅值估计；对于信号相位部分的处理，选取一个信噪比较高的实测响应点作为

相位处理参考点，参照 2.1节中实测频响函数的去噪方法，将每通道的响应信号与相位参考点信号做

跨点频响估计，以该相对相位作为原信号去噪后的相位。最后，将去噪后的信号幅值和相位进行复数

组合，形成去噪后的实测动响应复数频谱为

Â i ( f ) = G ii ( f ) ⋅ ej∠Ĥ ik ( f ) (4)
式中，Â i ( f )为去噪后的第 i点实测加速度动响应，G ii ( f )为对第 i点信号进行去噪处理后的自谱功率

谱密度估计，∠Ĥ ik ( f )为第 i点信号与第 k点相位参考信号做跨点频响估计后得到的去噪后相位，j为
虚数单位。

2.3 频响矩阵求逆不适定的Tikhonov-GCV正则化

Tikhonov正则化方法是解决实测频响矩阵求逆不适定问题的有效方法之一，其能够平衡解的稳

定性与准确性[11]。对有界线性算子A: X→Y和 y∈Y，设置正则参数α，设 xα∈X，使其在X上极小化的Tik⁃
honov泛函为

Jα ( )x =  Ax - y 2
Y
+ α x 2

X
(5)

可见，Tikhonov方法把泛函的极小元 xα作为正则化近似解，一方面可以使 Axα - y 较小，另一方

面通过惩罚项α x 2
X
来保证解的稳定性。得到Tikhonov正则化后的解为
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式中，σi为奇异值，u i和 v i  分别为左右奇异向量，fα ( )σi 称为过滤因子。

Tikhonov正则化中最关键的步骤是需要确定正则化参数 α，文中采用广义交叉验证准则（简称

GCV准则）的方法进行确定。

由统计学知识可知，在样本中抽取出任一样本后，根据所选样本点仍可以估计样本参数，由于正
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则化参数值属于解的光滑参数，故残余样本依然可以识别该参数。对剔除任一样本后求解系统的残

余误差，对每个误差进行求解并求和，可以得到关于正则化参数的残余误差和函数，其最小值对应正

则参数的最优解。利用该理论，得到线性方程Ax=y基于GCV准则的最小化表达式为

GCV ( α ) =  ( I - h ( α ) ) y 2
2

 Trace ( I - h ( α ) ) 2
2

, h ( α ) = A ( ATA + α2 I )-1AT (7)
式中，Trace代表矩阵的迹。求解该函数的最小值，即得到相应正则化参数值。

2.4 幅频曲线相似度的评价方法

借鉴模态置信准则（Modal Assurance Criterion，简称MAC）的评价方法，对直接测量和反演得出的

动载荷幅频曲线进行相似度评价。将直接测量得到的动载荷幅频曲线Fu和反演得到的幅频曲线Fv

之间的MAC值定义为

MAC = ||F T
u Fv

2

( F T
u Fu ) ( F T

v Fv ) (8)
MAC值介于 0和 1之间，越接近 1表明两种幅频曲线的相似度越高。针对幅频曲线的相似度评价，本

文提出判定标准为MAC≥0.7。

3 轴承动载荷反演识别流程

结合反演原理以及实测数据反演处理方法，形成了基于实测数据的推进轴系轴承动载荷反演识

别方法，具体实施流程如图1所示。

图1 基于实测数据的推进轴系轴承动载荷反演识别流程

Fig.1 Inverse identification process of dynamic load of propulsion shafting bearings based on measured data

4 轴系台架试验验证

4.1 试验对象

本试验在中国船舶科学研究中心船舶振动噪声重点实验室的船舶推进轴系多功能试验台架上

完成，如图 2所示。该轴系试验台架全长 8.2 m，试验所用艉轴、推力轴、水润滑尾轴承和中间轴承、米

歇尔滑动式油润滑推力轴承、模拟螺旋桨质量盘等结构，均安装于模拟船体双层底结构的整体平台

上，采用 8个气囊支撑以模拟自由边界状态，安装频率为垂向 2.9 Hz、侧向 2.7 Hz。驱动电机和电机基

座与整体平台采用分离式布置，通过高弹性联轴器与推力轴进行连接。尾轴承长度是中间轴承的 2
倍，两者均采用高分子轴瓦，由外置供水箱及润滑管系进行强制压力式循环供水润滑[12-13]。
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（a）跨点频响函数测试 （b）运行响应测试

图2 推进轴系台架试验现场

Fig.2 Propulsion shafting test platform
为了验证反演得到的轴承动载荷，分别在尾轴承基座中沿轴向预置 2组、在中间轴承基座中预置

1个预先安装的三分量压电宽频动态力传感器，型号分别为Kistler 9047和Kistler 9077，所用的传感器

自身刚度与原基座的刚度匹配。

4.2 试验内容

试验前对动态力传感器进行标定，试验中每组数据的采样时间长度为 60 s，采样频率为 8192 Hz。
反演识别的测试试验分两步进行：第一步，轴承动载荷作用点到响应指示点的跨点频响函数测试，以

下简称为跨点频响函数测试；第二步，轴系以 400 r/min转速运行时，施加多种外激励下的响应指示点

振动和轴承动载荷测试，以下简称运行响应测试。

（1）跨点频响函数测试内容

（a）轴承动载荷激励点（即反演识别点）数量和位置的

确定：由于艉轴承长径比为3:1，所以在其两端和中部共设置

3个动载荷反演点，中间轴承在其中部设置1个反演点，推力

轴承在其推力盘两侧的径向支撑轴承位置各设置 1个反演

点，共计6个动载荷反演识别点，如图3中的F1~F6所示。

（b）轴承垂-横支撑耦合特性分析：船舶标准[14]中通常

都是将推进轴系的三大振动（纵振、回振、扭振）解耦分析

的，此处进一步基于轴系台架的有限元模型进行验证，对艉轴承、中间轴承、推力轴承支撑的横向与垂

向的相互耦合特性进行仿真分析，计算时忽略艉轴承、中间轴承、推力轴承三处的水平支撑，以及三个

轴承水平支撑对垂向动载荷结果的影响。如图 4可见，横向和垂向轴承支撑的相互耦合影响较弱，可

认为相互解耦。另外，在径向激励为主要关注对象的情况下，纵向响应一般也可忽略。因此，在本试

验中进行垂向激励时，可以忽略水平和纵向的响应自由度。
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（a）艉轴承动载荷
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（b）中间轴承动载荷

图4 轴承支撑横向-垂向耦合特性

Fig.4 Lateral-vertical coupling characteristics of bearing supports

图3 激励点位置

Fig.3 Location of excitation points
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（c）加速度响应测点数量和位置的确定：响应测点位置共17处，如图5中红点标记所示，主要位于

轴承壳、轴承基座及附近的双层底平台上。响应测点位置的选取原则包括以下几点：一是方便布置测

量传感器，二是距离载荷识别点不太远，三是选取有一定差异的不同位置，四是非结构振动节点且响

应信噪比较大的位置。至于其位置的优选过程需通过轴系台架仿真计算确定，受篇幅限制，具体优选

过程不在本文中详述。

（a）艉轴承 （b）中间轴承 （c）推力轴承

图5 响应测点位置

Fig.5 Locations of response measuring points
（d）激励方式的确定：采用激振机激励法，依序测试激励点到响应点的垂向、水平及轴向的跨点

传递频响函数。由于轴承动载荷的作用点位于转轴与轴承轴瓦接触的位置，即位于轴承壳内部，不方

便直接施加激振力，因此在对相应轴承进行激励时将其上壳盖打开（其它轴承上壳保持原状）。通过

有限元模型对打开轴承上壳盖的影响进行分析，结果如图 6所示，可见打开轴承上壳盖方案在 10~200
Hz的频带范围内对艉轴承和中间轴承动载荷的反演识别结果影响较小，因此在试验中可作为一种合

理的处理方式。
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图6 激励时打开轴承上壳盖的影响

Fig.6 Effect of opened housing cover during excitation on dynamic load of bearings
（2）运行响应测试内容

轴系在 400 r/min运行时，在转轴尾端等效螺旋桨激励处分别施加三种类型外激励：不平衡激励

（在模拟螺旋桨质量盘上预置 64.78 g⋅m偏心量的偏心块）、随机振动激励（激振机通过动静过渡环对

转轴进行施加，设置800 Hz的低通硬件滤波）、脉冲激励（直接锤击转轴），随后测量轴系的轴承动载荷

及各响应测点振动，测点位置与前面频响测试时相同。

5 反演识别结果

在转轴等效螺旋桨位置处施加垂向的不平衡激励、随机振动激励及脉冲激励，分别对艉轴承、中

间轴承及推力轴承的垂向动载荷进行反演识别，并与直接测量结果对比。分析频带为 10 Hz~1 kHz，
频率分辨率为0.5 Hz。
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其中，在艉轴承和中间轴承的基座中分别预埋了动态力传感器，可以

对反演动态力进行直接对比验证；由于推力轴承位置处并未预埋动态力传

感器，所以采用独立的加速度观察点（不参与反演识别计算，是独立于指示

点以外的观察点）进行间接评估，下文简称其为评估点。评估点选在推力

轴承与其基座的连接位置处，如图 7所示，通过反演识别出的推力轴承、中

间轴承和艉轴承处的动态力，以及它们到评估点的跨点频响，换算得到评

估点处的加速度响应，最后与该处实际测得的加速度响应进行对比，以实

现间接评估。

5.1 不平衡激励下反演结果

不平衡激励下反演结果与直接测量结果在 10 Hz~1 kHz频带内的幅频

和相频曲线对比如图 8所示。 统计 10~200 Hz以及 10 Hz~1 kHz频带的总

级，列入表 1。计算总级的分贝值时，力的参考级取值 1 N，加速度的参考级

取值1E-6 m/s2。
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图7 推力轴承处加速度

评估点位置

Fig. 7 Location of accelera⁃
tion evaluation point
at thrust bearing
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（d）幅频曲线相似度

图8 不平衡激励响应识别结果与直接测量结果对比（400 r/min）
Fig.8 Comparison between identified results and measured ones under unbalanced excitation (400 r/min)

表1 不平衡激励响应反演结果总级对比(400 r/min)
Tab.1 Total level comparison under unbalanced excitation (400 r/min)

对比项

反演结果

直接测量结果

相差

艉轴承动态力总级/dB
10~200 Hz
24.73
22.18
2.55

10 Hz~1 kHz
25.09
22.84
2.25

中间轴承动态力总级/dB
10~200 Hz
25.69
22.45
3.24

10 Hz~1 kHz
26.08
22.58
3.5

推力轴承加速度总级/dB
10~200 Hz
104.77
104.86
-0.09

10 Hz~1 kHz
105.88
105.67
0.21

5.2 随机振动激励下反演结果

随机振动激励下反演结果与直接测量结果在 10 Hz~1 kHz频带内的幅频和相频曲线对比如图 9
所示。统计10~200 Hz及10 Hz~1 kHz频带的总级，列入表2。
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图9 随机振动激励下的反演结果与直接测量结果对比（400 r/min）
Fig.9 Comparison between identified results and measured ones under random vibration excitation (400 r/min)

表2 随机振动激励响应反演结果总级对比（400 r/min）
Tab.2 Total level comparison under random vibration excitation (400 r/min)

对比项

反演结果

直接测量结果

相差

艉轴承动态力总级/dB
10~200 Hz
38.68
36.69
1.99

10 Hz~1 kHz
39.97
37.81
2.16

中间轴承动态力总级/dB
10~200 Hz
29.50
26.63
2.87

10 Hz~1 kHz
31.43
28.90
2.53

推力轴承加速度总级/dB
10~200 Hz
105.48
105.63
-0.15

10 Hz~1 kHz
110.93
108.9
2.03

5.3 脉冲激励下反演结果

脉冲激励下反演结果与直接测量结果在 10 Hz~1 kHz频带内的幅频和相频曲线对比如图 10所
示。统计10~200 Hz及10 Hz~1 kHz频带的总级，列入表3。
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图10 脉冲激励响应识别结果与直接测量结果对比（400 r/min）
Fig.10 Comparison between identified results and measured ones under impulse excitation (400 r/min)

表3 脉冲激励响应反演结果总级对比（400 r/min）
Tab.3 Total level comparison under impulse excitation (400 r/min)

对比项

反演结果

直接测量结果

相差

艉轴承动态力总级/dB
10~200 Hz
48.03
45.38
2.65

10 Hz~1 kHz
48.66
45.90
2.76

中间轴承动态力总级/dB
10~200 Hz
40.41
35.78
4.63

10 Hz~1 kHz
41.86
37.22
4.64

推力轴承加速度总级/dB
10~200 Hz
111.02
111.86
-0.84

10 Hz~1 kHz
115.27
113.11
2.16

6 结 论

本文针对船舶推进轴系轴承动载荷准确识别的难题，提出了一种基于频响函数求逆并采用全实
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测数据的频域反演识别方法，并给出了相应的数据处理和评价方法。另外，针对船舶推进轴系振动试

验台架，开展了不平衡、随机振动、脉冲激励三种类型外激励作用下的径向轴承动载荷反演试验验证。

试验结果表明：（1）不平衡、随机振动、脉冲激励下，轴承动载荷的反演识别结果与直接测量结果在 10
Hz~1 kHz频带内的幅频和相频曲线趋势一致，吻合度高；（2）10 Hz~1 kHz频带内，不平衡激励下的轴

承动载荷反演误差为 0.21~3.5 dB，随机振动激励下的轴承动载荷反演误差为 2.03~2.53 dB，脉冲激励

下的轴承动载荷反演误差为2.16~4.64 dB，验证了反演识别方法的可行性和准确性。
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