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摘要：船舶艉轴密封装置在工作过程中常常因静环和动环间的摩擦激励而产生异常振动噪声，通过实船测试发

现，该异常振动在振动频谱中表征为静环扭振固有频率及其倍频分量的出现。为揭示该异常振动产生原因，本文

建立了摩擦激励下的艉轴密封装置非线性扭振分析模型，利用多尺度法和数值仿真分别研究了轴系旋转速度、

动静环间摩擦系数、Ω弹簧预紧力、Ω弹簧扭转刚度、系统结构阻尼比等参数对艉轴密封装置振动的影响规

律。研究表明：当摩擦激励诱发的等效阻尼比小于系统的结构阻尼比时，艉轴密封装置的静环将产生摩擦自激振

动，表现为振动频谱中出现静环扭振固有频率及其倍频分量；增大 Ω弹簧预紧力、增大动静环间的静摩擦系数与

动摩擦系数差异，或者降低轴系旋转速度、降低 Ω弹簧扭转刚度均将导致静环更易发生摩擦自激振动；提高系统

的结构阻尼比可有效抑制静环的摩擦自激振动；轴系扭振仅改变静环自激振动的幅值，而不会改变其性态。最

后，本文提供了静环产生摩擦自激振动的判别公式。本文研究结果为实船艉轴密封装置的振动故障诊断、设计

优化及运行调控提供理论依据与技术支撑。
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Research on self-excited vibrations induced by
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Abstract: The  stern  tube  seal  of  a  ship  often  generates  abnormal  vibration  and  noise  due  to  the  friction
excitation  between  the  static  ring  and  the  dynamic  ring.  Through  shipboard  testing,  it  was  found  that  this
abnormal vibration appears in the form of the torsional vibration natural frequency of the static ring and its
harmonics in the vibration spectrum. In order to reveal the cause of this phenomenon, this paper establishes a
nonlinear  torsional  vibration  analysis  model  for  the  stern  tube  seal  considering  the  contact-friction  effect
between  the  static  ring  and  the  dynamic  ring.  The  influence  of  parameters  such  as  shaft  system  rotational
speed, friction coefficient, Ω spring preload, Ω spring torsional stiffness, and structural damping ratio on the
vibration  of  the  stern  tube  seal  was  studied  using  multiscale  method  and  numerical  simulation.  The  results
show that when the equivalent damping ratio induced by the friction excitation is smaller than the structural
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damping ratio, the static ring of the stern tube seal will exhibit friction-induced self-excited vibration, that is,
the occurrence of the torsional vibration natural frequency of the static ring and its harmonics in the vibration
spectrum.  Increasing  the  Ω  spring  preload,  and  increasing  the  difference  in  static  and  dynamic  friction
coefficients between the static ring and the dynamic ring, or reducing the rotational speed of the shaft system
and the torsional stiffness of the Ω spring will make the static ring more susceptible to friction-induced self-
excited  vibration.  Increasing  the  structural  damping  ratio  can  effectively  suppress  the  friction-induced  self-
excited  vibration  of  the  static  ring.  Finally,  this  paper  provides  a  critical  formula  for  the  occurrence  of
friction-induced self-excited vibration in the static ring. This research has important guiding significance for
the design and maintenance of stern tube seals.
Key words: stern tube seal; self-excited vibration; abnormal vibration; multiscale method; friction excitation;

torsional vibration 

0  引　言

艉轴密封装置是船舶推进轴系的重要组成部分，可防止海水进入船舶舱室内，因而对船舶安全稳

定运行有重要意义[1−2]。典型的船舶艉轴密封装置结构如图 1所示，其核心部件包括 Ω弹簧、静环（由

静环座及与其连接的高分子材料组成）、动环三部分，其中静环与 Ω弹簧连接，并保持固定，动环与轴系

连接，随轴系旋转。艉轴密封装置工作原理如下：在 Ω弹簧和水压作用下，静环与动环相互紧密贴合，

从而达到密封目的。动环旋转可使得动环与静环间产生一层极薄的水膜，可润滑和冷却密封副[3]。
  

1 防砂装置，2 气胎装置，3 夹紧
圈，4 Ω弹簧组件，5 调节螺柱组
件，6 静环座，7 防溅罩，8 高分
子材料，9 动环，10 固定夹环
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图 1  典型船舶艉轴密封装置结构组成

Fig.1  Structural composition of a typical ship stern tube seal
 

当前，国内外学界与工程界针对艉轴密封装置已开展了大量研究工作，研究焦点主要集中于三个

方向：一是围绕动静环摩擦接触引发的热变形与机械变形问题，探究其对密封性能（如密封性、可靠性）

的影响机制[4−9]；二是分析轴系不对中、变形及振动等因素导致密封端面间隙分布不均，进而引发的密封

失效风险与性能衰减规律 [10−14]；三是聚焦密封装置的材料选型优化与结构创新设计，旨在提升其耐磨

损性与适配性[15−19]。值得注意的是，针对艉轴密

封装置在摩擦激励作用下产生的异常振动问题，

目前相关研究仍处于空白状态。多艘实船的长

期振动监测数据显示，艉轴密封装置在运行数年

后面临异常振动风险，直接导致船舱内振动噪声

显著攀升。通过对舱壁振动加速度信号的频谱

分析（如图 2所示），可清晰观测到静环扭转固有

频率（约 177 Hz）及其倍频分量的特征峰值，这一

现象为异常振动的溯源提供了关键线索。
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图 2  船舶艉轴密封装置异常振动频谱（转速 20 r/min）
Fig.2  Abnormal vibration spectrum of a ship stern tube seal
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当前，工程设计人员对该类异常振动的诱发机理尚未形成明确认知，仅初步推测其与动环-静环间

的摩擦激励力相关，属于摩擦自激振动范畴。摩擦自激振动在机械密封系统中易引发密封面磨损加

剧、使用寿命缩短等连锁危害，严重时可能威胁船舶动力系统的运行安全性。因此，系统性地开展艉轴

密封装置摩擦自激振动的机理研究，揭示其振动特征、诱发条件及演化规律，不仅可填补该领域理论研

究空白，更能为实船密封系统的故障诊断、设计优化与运行可靠性提升提供重要科学支撑，具有显著的

学术价值与工程应用意义。

综上所述，目前针对艉轴密封装置的研究主要聚焦在密封性能方面，包括温升、变形、磨损及泄露

等。然而对艉轴密封装置因摩擦激励产生的异常振动问题，目前鲜有研究。

因此，为揭示该异常振动产生原因，本文作者开展了相关研究。本文具体章节内容安排如下：第

1章中建立摩擦激励下的艉轴密封装置非线性扭振分析模型；第 2章中利用多尺度法获得非线性振动

方程的一次近似解，并推导静环产生摩擦自激振动的临界判别公式；第 3章中利用数值仿真方法研究轴

系旋转速度、动静环间摩擦系数、Ω弹簧预紧力、Ω弹簧扭转刚度、系统结构阻尼比等参数对艉轴密封

装置振动的影响规律；重要结论在第 4章中给出。 

1  艉轴密封装置动力学建模

由图 1中艉轴密封装置结构可知，Ω弹簧、静环、动环及推进轴系组成一个复杂的振动系统，直接

对该复杂振动系统建模将异常复杂，因此需抓住问题的关键，建立合理的简化动力学模型。表 1为某实

船上出现异常频率的艉轴密封装置主要参数。
  

表 1  艉轴密封装置参数

Tab.1  Parameters of the stern tube seal
 

参数名称 数值 参数名称 数值

静环质量M 37.4 kg Ω弹簧扭转刚度Kt 3.9×106 N·m/rad

静环绕轴向转动惯量It 3.13 kg·m2 Ω弹簧轴向刚度Kx 7.8×105 N/m

动静环间静摩擦系数μ0 0.37 Ω弹簧径向刚度Ky 3.1×106 N/m

动静环间动摩擦系数μ1 0.34 Ω弹簧预紧力P 3000 N

静环内径R1 210 mm 静环外径R2 250 mm
 

表 2为将静环简化为一个单自由度系统后

计算得到的三个方向上的固有频率，由此可知

图 2中的异常频率（约 177 Hz）与静环扭转固有

频率吻合，因此初步判断异常振动源于摩擦激励

引起的静环扭转自激振动。

由此可知，建立静环的扭转振动动力学模

型，就可以使得在简化计算的同时又能反映问题

的本质。在简化后的模型中，将静环和 Ω弹簧等效为一个扭转方向上的单自由度系统，并将动环和轴

系对静环的影响等效为摩擦激励力矩。因此该简化模型中可以通过考虑摩擦激励力来反映动环和轴系

振动对静环的影响，但未能考虑静环振动对动环和轴系振动的反馈影响。实际情况中，由于静环的质量

远小于动环和轴系的质量，因此可以忽略静环的振动对动环的影响，只需要考虑动环的振动对静环的影

响即可。

通过上述分析，可将静环简化为一个扭转方向振动的单自由度系统，其动力学模型如下

 

表 2  静环三个方向上固有频率

Tab.2  Natural  frequencies  of  the  static  ring  in
three directions

 

静环固有频率 数值

静环纵向固有频率ωx 23 Hz
静环径向固有频率ωy 46 Hz
静环扭转固有频率ωt 177 Hz
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I1θ̈1+Kt1θ1+Ct1θ̇1 = FM (1)
I1 Kt1 Ct1 θ1

FM

式中： 为静环绕轴系的转动惯量； 为 Ω弹簧的扭转刚度； 为系统等效阻尼； 为静环的扭转振动

位移； 为摩擦激励力矩，其表达式在下一节详细介绍。

摩擦力模型采用速度依赖型指数模型[20-21]，其表达式如下

µ = µ1+ (µ0−µ1)e−aRθ̇ (2)
µ µ1 µ0 a R θ̇式中： 为动环与静环间摩擦系数； 为动摩擦系数； 为静摩擦系数； 为常数；  为半径； 为相对角

速度。

考虑轴系角速度以及其扭振角速度后，式（2）可变为

µ = µ1+ (µ0−µ1)e−aR(ω+θ̇2−θ̇1) (3)
ω θ̇1 θ̇2式中： 为轴系角速度； 为静环扭转角速度； 为动环和轴系的扭振角速度。

R1 R2假设静环内径为 ，外径为 ，则静环与动环间因摩擦力产生的扭矩激励力可表示为

FM =
P

π
(
R2

2−R2
1

) R2w
R1

2πr2µdr =
2P(

R2
2−R2

1

) R2w
R1

r2
(
µ1+ (µ0−µ1)e−ar(ω+θ̇2−θ̇1)

)
dr (4)

P式中： 为动环与静环间正压力，取决于 Ω弹簧的预紧力及水压。

进一步，式（4）可表示为

FM =
2P(

R2
2−R2

1

)

µ1

(
R3

2−R3
1

)
3

+
µ01

(
R2

1e−aR1(ω+θ̇2−θ̇1)−R2
2e−aR2(ω+θ̇2−θ̇1)

)
a
(
ω+ θ̇2− θ̇1

) +

2µ01

(
R1e−aR1(ω+θ̇2−θ̇1)−R2e−aR2(ω+θ̇2−θ̇1)

)
a2

(
ω+ θ̇2− θ̇1

)2 +
2µ01

(
e−aR1(ω+θ̇2−θ̇1)− e−aR2(ω+θ̇2−θ̇1)

)
a3

(
ω+ θ̇2− θ̇1

)3


(5)

µ01 = µ0−µ1式中： ，其物理意义为动静环间静摩擦系数与动摩擦系数之差。

FM θ̇1 θ̇1 = 0由式（5）可知，摩擦激励扭矩 为 的函数，将其在 处泰勒展开，即

FM = FM(0)+F′M(0)θ̇1+
F′′M(0)

2
θ̇2

1 +
F′′′M(0)

6
θ̇3

1 (6)

对式（1）无量纲化，引入如下变量

τ = ωt1t,ωt1 =

√
Kt1

I1
, θ1 =

θ1

θ0
, ξt1 =

Ct1

2I1ωt1
(7)

ωt1 θ0式中： 为静环扭转振动固有频率； 为常数，可取为轴系扭振幅值。

将式（6）和式（7）代入式（1）可得

θ̈1+ θ1 = β0+β1θ̇1+β2θ̇
2

1+β3θ̇
3

1 (8)
β0 β1 β2 β3式中： 、 、 、 可表示为

β0 =
FM(0)
I1ω

2
t1θ0
, β1 =

F′M(0)
I1ωt1

−2ξt1, β2 =
F′′M(0)θ0

2I1
, β3 =

F′′′M(0)ωt1θ
2
0

6I1
(9)

xt1 = θ1−β0令 ，则式（8）可表示为

ẍt1+ xt1 = β1 ẋt1+β2 ẋ2
t1+β3 ẋ3

t1 (10) 

2  多尺度法求解

θ̇2

ε

本节利用多尺度法[22] 求解式（10），与正则摄动法相比，多尺度法的明显优点是：不仅能计算周期运

动，而且能计算耗散系统的衰减振动；不仅能计算稳态响应，而且能计算非稳态过程；同时还可以分析稳

态响应的稳定性，描绘非自治系统的全局运动性态。为了求解方便，假设轴系扭振角速度 为零，首先

引入小参数 ，式（10）可变为
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ẍt1+ xt1 = εβ1 ẋt1+εβ2 ẋ2
t1+εβ3 ẋ3

t1 (11)

Tn = ε
nτ(n = 0,1)本节只考虑一次近似解，引入两个时间尺度 ，由求导法则可得

d
dτ
= D0+εD1,

d2

dτ2
= D2

0+2εD0D1+ε
2D2

1 (12)

Dn Dn ≡
∂

∂Tn
(n = 0,1)式中： 为偏微分算子符号，定义为 。

假设式（11）的解可表示成如下形式

xt1(t) = xt1,0(T0,T1)+εxt1,1(T0,T1) (13)

ε将式（12）和式（13）代入式（11）后，按 阶数整理可得如下各阶近似方程

ε0 : D2
0xt1,0+ xt1,0 = 0 (14)

ε1 : D2
0xt1,1+ xt1,1 = −2D0D1xt1,0+β1D0xt1,0+β2

(
D0xt1,0

)2
+β3

(
D0xt1,0

)3 (15)

将一次近似方程的通解写成

xt1,0(T0,T1) = A(T1)eiT0 +C (16)

A(T1) C式中： 为待定复函数，由消去长期项得到； 为共轭项。将式（16）代入式（15），可得

D2
0xt1,1+ xt1,1 = (−2i

dA
dT1
+ iβ1A+3iβ3A2A)eiT0 −β2A2e2iT0 +2β2AA− iβ3A3e3iT0 +C (17)

要使上式特解中不出现长期项，需满足如下方程

−2i
dA
dT1
+ iβ1A+3iβ3A2A = 0 (18)

A把复数 写成极坐标形式

A(T1) =
b(T1)eiφ(T1)

2
(19)

将式（19）代入式（18），并分离实部与虚部，即

db
dT1
=
β1b
2
+

3β3b3

8
,

dφ
dT1
= 0 (20)

上述自治系统的解可表示为

b(t) =

√√√√√ 4β1(
3β3+

4β1

b2
0

)
e−β1t −3β3

,φ(t) = φ0 (21)

b0 φ0式中： 与 由初始条件确定。

因此，消去长期项后，式（17）的解可表示为

xt1,1 =
iβ3A3ei3T0

8
+2β2A1A1+

β2A2ei2T0

3
+C (22)

将式（19）代入式（16）与式（22），并转换为三角函数，可得零阶和一阶近似解如下

xt1,0(t) = b(t)cos(t+φ0)

xt1,1(t) =
β2b(t)2

2
+
β2b(t)2 cos(2t+2φ0)

6
− β3b(t)3 sin(3t+3φ0)

32

(23)

最终，方程（11）的解可表示为

xt1(t) = b(t)cos(t+φ0)+
β2b(t)2 cos(2t+2φ0)

6
− β3b(t)3 sin(3t+3φ0)

32
+
β2b(t)2

2
(24)

对式（21）进一步分析可得
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

lim
t→∞

b(t) = 0, β1 < 0

lim
t→∞

b(t) = |b0| , β1 = 0

lim
t→∞

b(t) =
√
−4β1

3β3
, β1 > 0&β3 < 0

(25)

β1 = 0由式（25）可知， 为艉轴密封装置静环产生摩擦自激振动的临界条件，即当摩擦诱导的负阻尼

大于艉轴密封装置的结构正阻尼时，艉轴密封装置将产生异常振动。进一步，静环产生摩擦自激振动的

判别条件可表示为

ξt1
µ01
<

P
2I1ωt1

(
R2

2−R2
1

) [e−aR1ω

[
2R3

1

ω
+

6R2
1

aω2
+

12R1

a2ω3
+

12
a3ω4

]
− e−aR2ω

[
2R3

2

ω
+

6R2
2

aω2
+

12R2

a2ω3
+

12
a3ω4

]]
(26)

ξt1

µ0 µ1 ω ωt1 P

因此，艉轴密封装置静环产生摩擦自激振动的条件与系统的结构阻尼比 、动静环间摩擦系数

及 、旋转速度 、静环扭振固有频率 、接触压力 等密切相关。

综合上述分析， 艉轴密封装置静环产生摩擦自振的基本规律可概括为：当系统结构参数（如结构阻

尼比、摩擦系数）和运行工况参数（如旋转速度、正压力）满足式（26）时，摩擦激励力矩将激发静环扭振

固有频率，并以其基频、以及基频的倍频振动。摩擦力诱发的负阻尼效应是该现象产生的根本原因。 

3  数值仿真

前文通过近似解析法揭示了艉轴密封装置静环产生摩擦自激振动的本质原因，因为在推导近似解

析法时做了一些近似假设，导致存在一定误差，因此本小节利用数值仿真方法，进一步研究艉轴密封结

构参数及运行工况参数对静环摩擦自激振动特性影响规律。

数值仿真时，采用四阶变步长 Runge-Kutta 算法求解式（1）及式（5）。艉轴密封装置主要参数如表 1
所示，均由生产厂家给出。本文研究了转速、摩擦系数、Ω弹簧扭转刚度、正压力、结构阻尼比以及轴

系扭振对静环摩擦自激振动影响规律，结果分别如图 3~9所示。

图 3为不同旋转速度 ω下，艉轴密封装置静环振动特性对比。在旋转速度为 30 r/min时，艉轴密

封装置的静环振动频谱中只存在叶频等低频分量，然而在旋转速度为 10 r/min时，静环振动频谱中除了

叶频外，还出现了静环扭振固有频率及其倍频分量，这与图 2中的实验测试结果相一致。需要指出的

是，尽管图 3（b）中出现了静环扭振固有频率分量，但是考虑到其在对数坐标下的幅值较低，因此可认为

这是由数值计算误差导致。
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θ̇2图 3  旋转速度 ω影响（P=6000 N, ξt1=0.01, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad,  =0）

θ̇2Fig.3  Influence of rotational speed ω （P=6000 N, ξt1=0.01, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad,  =0）

 
图 4为改变动静环间静摩擦系数与动摩擦系数之差 μ01 后，艉轴密封装置振动特性对比。从该图

可知，当 μ01 为 0.03时，静环将不会产生摩擦自激振动；当 μ01 增大至 0.09时，即使旋转速度为

30 r/min，此时静环也将产生摩擦自激振动。
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θ̇2图 4  摩擦系数 μ01 影响（P=6000 N, ξt1=0.01, ω=30 r/min, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad,  =0）

θ̇2Fig.4  Influence of friction coefficient μ01 （P=6000 N, ξt1=0.01, ω=30 r/min, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad,  =0）

 
图 5为改变 Ω弹簧扭转刚度 Kt1 后艉轴密封装置的振动特性对比。从该图可知，Kt1 越小，静环越

易发生摩擦自激振动，比如当 Kt1 为 3.9×106 N·m/rad时，静环将发生摩擦自激振动，当 Kt1 为 9×
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106 N·m/rad时，自激振动消失。弹簧扭转刚度将影响静环扭振固有频率，而静环扭振固有频率越低，静

环越易产生摩擦自激振动。
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θ̇2图 5  Ω弹簧刚度 Kt1 影响（P=6000 N, ξt1=0.01, ω=10 r/min, μ01=0.03,  =0）

θ̇2Fig.5  Influence of the stiffness of the Ω spring（P=6000 N, ξt1=0.01, ω=10 r/min, μ01=0.03,  =0）

 
图 6为改变动静环间正压力 P后，艉轴密封装置振动特性对比。从该图可知，正压力越大，静环越

易产生摩擦自激振动。这是因为大的正压力将引起大的摩擦激励力，由此诱发的摩擦阻尼有可能大于

系统的结构阻尼。
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θ̇2图 6  正压力 P影响（ξt1=0.01, ω=10 r/min, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad,  =0）

θ̇2Fig.6  Influence of pressure P（ξt1=0.01, ω=10 r/min, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad,  =0）

 
图 7为改变系统结构阻尼比 ξt1 后，艉轴密封装置振动特性对比。从该图可知，增大 ξt1 可有效抑制

静环的摩擦自激振动。这是因为增大 ξt1，可使摩擦激励力诱发的阻尼比小于 ξt1，从式（26）可知，这将破

坏静环摩擦自激振动的边界条件。
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θ̇2图 7  结构阻尼比 ξt1 影响（ω=10 r/min, μ01=0.09, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad, P=9000 N,  =0）

θ̇2Fig.7  Influence of damping ratio ξt1 （ω=10 r/min, μ01=0.09, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad, P=9000 N,  =0）
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图 8～9研究了轴系扭振对静环摩擦自激振动影响，由此可知轴系扭振仅仅改变静环摩擦自激振

动的幅值，而不会改变其发生与否，即静环产生摩擦自激振动的条件与轴系扭振无关，但是轴系扭振将

改变静环摩擦自激振动幅值特性。

通过上述数值仿真可知：正压力 P越大、动静环间静摩擦系数与动摩擦系数之差 μ01 越大时，艉轴

密封静环越易产生摩擦自激振动；旋转速度 ω越低、Ω弹簧扭转刚度 Kt1 越小、系统结构阻尼比 ξt1 越
小时，艉轴密封静环越易产生摩擦自激振动。
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图 8  轴系扭振影响（ξt1=0.01, ω=10 r/min, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad, P=6000 N）

Fig.8  Influence of shaft torsional vibration（ξt1=0.01, ω=10 r/min, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad, P=6000 N）
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进一步，利用式（26）可以获得艉轴密封装置发生异常振动的边界曲线。图 10给出了系统发生异常

振动的边界曲线随系统参数的变化关系，其中曲线下方代表异常振动发生区域。从该图以及式（26）可
获得如下结论：（1）轴系转速越低，只有在系统结构阻尼比很大时，系统才不发生摩擦自激振动；（2）增大

动静环接触压力，或者增大动静环间静摩擦系数与动摩擦系数之差，亦或者降低 Ω弹簧扭转刚度，均将

导致静环更易发生摩擦自激振动；（3）提高系统的结构阻尼比，可有效抑制静环的摩擦自激振动。 
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图 9  轴系扭振影响（ξt1=0.01, ω=30 r/min, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad, P=6000 N）

Fig.9  Influence of shaft torsional vibration（ξt1=0.01, ω=30 r/min, μ01=0.03, Kt1=3.9×10
6 N·m/rad, P=6000 N）
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图 10  系统发生异常振动时的边界随参数变化

Fig.10  Boundary for abnormal vibration varies with parameters
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4  结　论

针对某船艉轴密封装置产生摩擦异常振动这一工程实际问题，本文建立了摩擦激励下的艉轴密封

装置非线性扭振分析模型，利用多尺度法和数值仿真分别研究了轴系旋转速度、摩擦系数、Ω弹簧预紧

力、Ω弹簧扭转刚度、系统结构阻尼比等参数对艉轴密封装置振动的影响规律，并提出了静环产生摩擦

异常振动的判别公式。主要结论如下：

（1） 当摩擦激励诱发的等效阻尼比小于系统的结构阻尼比时，艉轴密封装置的静环将产生摩擦自

激振动，表现为振动频谱中出现静环扭振固有频率及其倍频分量；

（2） 增大 Ω弹簧预紧力、增大动静环间的静摩擦系数与动摩擦系数之差，或者降低轴系旋转速度、

降低 Ω弹簧扭转刚度均将导致静环更易发生摩擦自激振动；

（3） 提高系统的结构阻尼比可有效抑制静环的摩擦自激振动；

（4） 轴系扭振仅改变静环自激振动的幅值，而不会改变其性态。

参　考　文　献：  

赵文静 , 金　杰 , 孟祥铠 , 等 . 涉海装备用机械密封技术研究现状及发展趋势研究 [J]. 摩擦学学报 , 2019, 39(6):
792‒802.
Zhao  W  J,  Jin  J,  Meng  X  K,  et  al.  State  of  the  art  and  development  trend  of  mechanical  seal  for  marine  equipment[J].
Tribology, 2019, 39(6): 792‒802. (in Chinese)

[1]

Borras  F  X,  van  den  N R,  Ramesh  V,  et  al. Stern  tube  seals  operation:  A  practical  approach[J]. Advances  in  Mechanical
Engineering, 2021, 13(2): 1‒14.

[2]

王广夫, 刘　洋, 柯明纯. 基于 Ω弹簧的水润滑艉轴密封装置加载试验台设计[J]. 机电设备, 2023, 40(2): 26‒28.
Wang G F, Liu Y, Ke M C. Design of loading test bed for water lubricated stern shaft sealing device based on Ω Spring[J].
Electromechanical Equipment, 2023, 40(2): 26‒28. (in Chinese)

[3]

Borras  F  X,  Bazrafshan  M,  B  De  Rooij  M,  et  al.  Stern  tube  seals  under  static  condition:  A  multi-scale  contact  modeling
approach[J]. Proceedings of the Institution of Mechanical Engineers, Part J: Journal of Engineering Tribology, 2021, 235(1):
181‒195.

[4]

Zhou X H, Zhu H Q, Xiong J Y. Influence of undersea vehicle shafting offset on contact stress and temperature of spherical
stern shaft seal[J]. Journal of Physics Conference Series, 2021(1): 012117.

[5]

Liu  L,  Liu  Z  L,  Wang  J,  et  al.  Coupled  thermal-structural  analysis  of  mechanical  seal[J]. Advanced  Materials  Research,
2012, 479: 1110‒1114.

[6]

郑　娆 , 张敬博 , 李双喜 , 等 . 船舶艉轴双端面密封端面热–力耦合变形及影响因素分析 [J]. 流体机械 , 2022,
50(12): 20‒26.
Zheng R, Zhang J B, Li S X, et al. Analysis of face heat-force coupled deformation and influencing factors of double end
face seal for ship stern shaft[J]. Fluid Machinery, 2022, 50(12): 20‒26. (in Chinese)

[7]

郑　煜, 朱汉华, 任泓吉, 等. 船舶艉轴机械密封温度场与热变形分析[J]. 润滑与密封, 2021, 46(3): 110‒118.
Zheng Y, Zhu H H, Ren H J, et al. Research on temperature field and thermal deformation of ship's stern shaft mechanical
seal[J]. Lubrication Engineering, 2021, 46(3): 110‒118. (in Chinese)

[8]

马瑞磷. 深海机械密封环及织构化密封端面研究[D]. 青岛: 青岛科技大学, 2021.
Ma R L.  Research on the performance of  deep-sea mechanical  seal  ring and textured seal  end face[D].  Qingdao:  Qingdao
University of Science and Technology, 2021. (in Chinese)

[9]

Borras F X, de Rooij M B, Schipper D J. Misalignment-induced macro-elastohydrodynamic lubrication in rotary lip seals[J].
Tribology International, 2020, 151: 106479.

[10]

Yan G P, Xiao L, Zhong F, et  al. Optimum research on the temperature of the ship stern-shaft mechanical seal end faces
based on finite element coupled analysis[J]. Nonlinear Engineering, 2021, 10(1): 501-517.

[11]

450 船舶力学 第 30 卷第 3 期

https://doi.org/10.16078/j.tribology.2018172
https://doi.org/10.16078/j.tribology.2018172
https://doi.org/10.16443/j.cnki.31-1420.2023.02.007
https://doi.org/10.16443/j.cnki.31-1420.2023.02.007
https://doi.org/10.1088/1742-6596/2005/1/012117
https://doi.org/10.3969/j.issn.1005-0329.2022.12.004
https://doi.org/10.3969/j.issn.1005-0329.2022.12.004


周旭辉, 刘正林. 水下航行器艉轴球面机械密封热-结构耦合分析[J]. 船海工程, 2016, 45(3): 63‒69.
Zhou  X  H,  Liu  Z  L.  Thermal-structure  coupling  analysis  of  and  spherical  mechanical  seal  of  stern  shaft  in  underwater
vehicle[J]. Ship & Ocean Engineering, 2016, 45(3): 63‒69. (in Chinese)

[12]

陈　炼, 周　源, 代　潞, 等. 变工况下船舶艉轴端面密封动态性能分析[J]. 船电技术, 2021, 41(11): 45‒49.
Chen L, Zhou Y, Dai L, et al. Dynamic performance analysis of stern shaft end seal under variable working conditions[J].
Marine Electric & Electronic Technology, 2021, 41(11): 45‒49. (in Chinese)

[13]

林清龙. 船舶艉轴机械密封振动与热: 热应力研究[D]. 镇江: 江苏大学, 2012.
Lin Q L. Vibration and heat of mechanical seal of ship stern shaft: Thermal stress study[D]. Zhenjing: Jiangsu University,
2012. (in Chinese)

[14]

Borras  F  X,  de  Rooij  M  B,  Schipper  D  J.  Rheological  and  wetting  properties  of  environmentally  acceptable  lubricants
(EALs) for application in stern tube seals[J]. Lubricants, 2018, 6 (4): 100.

[15]

魏文豪, 李双喜, 张敬博, 等. 基于热–固耦合的船舶艉轴密封环材料对密封性能的影响研究[J]. 风机技术, 2022,
64(6): 54‒61.
Wei  W  H,  Li  S  X,  Zhang  J  B,  et  al.  Study  on  the  influence  of  sealing  ring  material  of  ship  stern  shaft  on  sealing
performance based on thermal solid coupling[J]. Chinese Journal of Turbomachinery, 2022, 64(6): 54‒61. (in Chinese)

[16]

李晓鹏, 李洪春, 杨晓东. 尾轴密封用高速高压唇形密封圈失效研究[J]. 液压与气动, 2020, 2: 183‒187.
Li X P, Li H C, Yang X D. Failure study of high speed and high pressure lip sealing ring for stern shaft sealing[J]. Chinese
Hydraulics and Pneumatics, 2020, 2: 183‒187. (in Chinese)

[17]

郑　娆 , 张敬博 , 李双喜 , 等 . 基于响应面法的船舶艉轴密封结构的优化设计 [J]. 机电工程 , 2022, 39(11):
1544‒1550+1626.
Zheng  R,  Zhang,  J  B,  Li  S  X,  et  al.  Optimization  design  of  ship  stern  shaft  seal  structure  based  on  response  surface
method[J]. Journal of Mechanical & Electrical Engineering, 2022, 39(11): 1544‒1550+1626. (in Chinese)

[18]

张敬博. 深水船舶机械密封性能分析及结构优化[D]. 北京: 北京化工大学, 2022.
Zhang J B. Performance analysis and structural optimization of mechanical seals for deep-water ships[D]. Beijing: Beijing
University of Chemical Technology, 2022. (in Chinese)

[19]

Ibrahim R A. Friction-induced vibration, chatter, squeal, and chaos–Part II: Dynamics and modeling[J]. Applied Mechanics
Reviews, 1994, 47(7): 227‒253.

[20]

Simpson T A, Ibrahim R A. Nonlinear friction-induced vibration in water-lubricated bearings[J]. Journal of Vibration and
Control, 1996, 2(1): 87‒113.

[21]

胡海岩, 金栋平, 王在华. 应用非线性动力学[M]. 北京: 北京航空航天大学出版社, 2025.
Hu H Y, Jin D P, Wang Z H. Applied nonlinear dynamics[M]. Beijing: Beihang University Press , 2025. (in Chinese)

[22]

第 3期 邹冬林等：船舶艉轴密封装置摩擦自激振动研究 451

https://doi.org/10.3963/j.issn.1671-7953.2016.03.015
https://doi.org/10.3963/j.issn.1671-7953.2016.03.015
https://doi.org/10.16492/j.fjjs.2022.06.0009
https://doi.org/10.16492/j.fjjs.2022.06.0009
https://doi.org/10.11832/j.issn.1000-4858.2020.02.028
https://doi.org/10.11832/j.issn.1000-4858.2020.02.028
https://doi.org/10.11832/j.issn.1000-4858.2020.02.028
https://doi.org/10.3969/j.issn.1001-4551.2022.11.007
https://doi.org/10.3969/j.issn.1001-4551.2022.11.007
https://doi.org/10.1115/1.3111080
https://doi.org/10.1115/1.3111080

	0 引　言
	1 艉轴密封装置动力学建模
	2 多尺度法求解
	3 数值仿真
	4 结　论
	参考文献

