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基于模态耦合的船舶轴承−轴系
摩擦振动稳定性研究
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摘要：船舶推进轴系作为动力系统的重要组成部分，在低速、重载以及启停等工况下，轴与艉轴承之间的直接接

触可能引发摩擦振动，进而导致颤振和噪声问题。本文基于模态耦合理论建立了船舶推进轴系的四自由度耦合

模型，采用复模态分析法和四阶龙格库塔法分析了模型的模态耦合不稳定性和临界摩擦因数，研究表明，最小临

界摩擦因数是决定系统稳定性的关键参数。在此基础上，分析了系统在比例阻尼与非比例阻尼条件下，临界摩擦

因数随不同阻尼参数的变化趋势，总结了阻尼对系统模态耦合不稳定性的影响规律，为船舶推进轴系振动控制及

其稳定性优化提供了重要的理论支持，对推动理论模型的发展与实际工程应用的优化具有重要的研究价值。
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Friction-induced vibration stability of ship bearing-shaft system
using modal-coupling theory
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Abstract: The propulsion shaft system of a ship is a critical component of the powertrain, subjected to direct
contact between the shaft and bearing under various operating conditions, such as low speed, heavy load, and
startup/shutdown  phases.  These  conditions  can  lead  to  friction-induced  vibrations  and  even  result  in  issues
such as flutter and noise. In this paper, a four-degree-of-freedom coupled model of the ship propulsion shaft
system is developed on the basis of modal coupling theory to investigate the modal coupling phenomenon in
detail. A combined complex modal analysis and the fourth-order Runge-Kutta method are applied to analyze
modal  coupling  instability  and  identify  the  critical  friction  factor.  The  results  indicate  that  the  minimum
critical friction coefficient is a crucial parameter influencing the stability of the system. The impact of both
proportional  and  non-proportional  damping  conditions  on  the  critical  friction  coefficient  is  examined.
Furthermore,  the  effects  of  various  damping  parameters  on  the  modal  coupling  instability  of  the  system  is
summarized.  These  findings  provide  important  theoretical  support  for  vibration  control  and  stability
optimization in propulsion shaft  systems,  significant  value for  advancing theoretical  models  and optimizing
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0  引　言

船舶作为水上基本交通工具，是人类开发探索海洋的重要载体。船舶推进轴系是船舶运行的动力

核心，推进轴系的动态特性对于船舶的运行稳定性有着重要的影响。船舶艉轴承是推进系统的重要组

成部分，其性能直接影响到船舶的整体运行效率和安全性。然而，由于船舶工作环境的复杂性，艉轴承

常常面临润滑状态不稳定的问题，甚至可能出现干摩擦现象，这会导致严重的摩擦和磨损[1−2]。特别是

在低速、重载、启动和停机等工况下，不良的润滑状态不仅增加摩擦噪声[3−4]，还对船舶的安全性、隐蔽

性构成威胁，同时也会缩短推进轴系的使用寿命[5]。因此，针对艉轴承的润滑状态进行有效管理与优化

显得尤为重要。

摩擦是一种普遍存在的现象，在机械系统中引入阻尼元件被认为是缓解摩擦振动的有效手段[6]。

然而，在工程应用中，阻尼的配置通常采用“试凑法”，即通过不断调整阻尼部件的参数，以期获得较优

的减振效果。这种方法往往导致试验过程耗费大量人力和财力。因此，深入研究阻尼对系统界面摩擦

振动行为的影响机制，是为阻尼在工程应用中的合理设计和优化提供理论支持的关键。在系统运行过

程中，振动不仅受到外部因素的影响，还受系统内部各部件间不同振动模态耦合效应的显著影响。模态

耦合理论在振动问题的研究中具有重要意义[7]。

在船舶运行过程中，推进轴系与尾轴承的直接接触会诱发摩擦自激振动，造成刚度矩阵的不对称，

产生系统模态耦合的不稳定，从而导致推进轴系的振动加剧、颤振与噪声。通过深入分析不同参数对

轴−轴承系统摩擦自激振动的影响，可以为系统设计优化提供更精确的理论依据，进而有效提高船舶运

行的安全性。有关模态耦合理论的研究主要集中在汽车制动盘、列车高速制动等相关领域[8−10]。Kang
等[11] 基于圆盘的双模态和多模态模型，建立了综合动力学模型来描述刹车尖叫的机理，该模型表明，每

种颤振模式下均存在一个与最大尖叫倾向相对应的速度。Hoffmann等[12−13] 提出了弹簧−质量块−皮带

的二自由度模型，用于研究比例阻尼与非比例阻尼对摩擦振动的影响，并提出阻尼影响摩擦振动的反馈

机理。Charroyer等[14] 通过模态耦合相关的理论和方法，针对具有平面或直线摩擦的有阻尼和无阻尼系

统进行了参数研究和数值分析，探讨了平面或直线摩擦的基本影响，并对存在平面摩擦的不稳定悖论进

行了扩展。而与船舶有关的研究中，Lin等[15] 提出了考虑随机粗糙表面摄动的三自由度模态耦合模型，

通过复特征值分析研究了三自由度系统的稳定性。结果表明，摩擦振动和噪声的峰值频率由系统的固

有频率决定，并发现了一种新的现象，即当两模态频率接近时，即使系统是稳定的，振动也会放大。

阻尼对摩擦自激振动有着复杂的影响，研究者们已对带有阻尼的摩擦系统动力学展开了广泛探

讨。然而，在许多研究工作中，阻尼效应通常被视为系统的一部分，而非研究的核心或重点，这在一定程

度上可能导致其对摩擦振动的影响未得到充分揭示。因此，本文从摩擦系统动力学的角度，深入剖析阻

尼效应对系统振动特性和稳定性的影响，对于推进理论模型的发展与实际工程应用的优化具有重要的

研究价值。本文建立了船舶推进轴系的四自由度耦合模型，分析了在不同参数下系统阻尼对于推进轴

系稳定性的影响，给出了不同系统参数下的分岔边界和模态耦合不稳定区域的变化规律，以便更好地理

解和优化船舶推进系统的性能，从而提高船舶的安全性和效率。 

1  动力学模型

模态耦合理论的主要研究方法是将摩擦力引入轴系−轴承摩擦副，从而导致系统刚度矩阵的不对
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m1、m2 k1、k2、c1、c2

k3、k4、c3、c4 p kh

称性，使系统的特征值变为复数。系统的稳定性可通过特征值的实部和虚部的变化趋势来分析。其中，

特征值的实部代表系统的衰减系数，当其大于零时，系统处于不稳定状态；特征值的虚部对应系统的特

征频率，当多个特征值的虚部接近时，可能引发系统不稳定。因此，本文基于模态耦合理论对船舶推进

轴系中存在的摩擦自激振动现象进行分析，并基于船舶艉轴承的相关结构，建立了如图 1所示的四自由

度的力学模型。其中， 分别表示轴和轴承的质量， 分别表示轴的法向与切向的刚

度以及阻尼， 分别为轴承的刚度以及阻尼， 表示轴所受到的外力。 表示轴与轴承之间

的接触刚度。

假设轴以一定速度顺时针旋转，由于摩擦力的存在，会使得轴与轴套发生相对平移，轴与轴承圆心

连线产生偏转角，其示意图如图 2所示。

本文主要研究目标为由摩擦引起的振动，此时可知，轴与轴承之间的摩擦力通过接触刚度与摩擦

系数之间的关系来表示，其表达式如下

FN = kh(x1 sinθ+ y1 cosθ− x2 sinθ− y2 cosθ) (1)

Ff = µ(v)(FN+ p) (2)
FN θ µ

p

式中： 表示轴与轴承间的法向接触力， 表示轴与轴承圆心产生偏转角， 表示轴颈与轴承间的动摩擦

因数， 表示系统受到的外部载荷。通过建立的模型可写出系统的动力学方程，其表达式如下

MẌ+CẊ+KX = F (3)
其中

M =


m1

m1

m2

m2

 C =


c1

c2

c3

c4

 K =


k1

k2

k3

k4

 F =


−FN sinθ+Ff cosθ
−FN cosθ−Ff sinθ
FN sinθ−Ff cosθ
FN cosθ+Ff sinθ

 (4)

F FN Ff

kh K
式中： 表示轴与轴承在 x和 y方向上受到的分力。由公式 （1） 和 （2） 可知， 与 的大小与接触刚度

相关，因此可以通过移项，将 矩阵进一步变换得到修正刚度矩阵。同时为了引入阻尼比，对转换后

公式两端同时除以质量，得到的公式如下

M0Ẍ+C0Ẋ+K0X = F0 (5)
其中，

C0 =


2D1ω1

2D2ω2

2D3ω3

2D4ω4

 K0 =


k11 k12 k k14

k21 k22 k23 k24

k31 k32 k33 k34

k41 k42 k43 k44

 F0 =


µpcosθ/m1

−µpsinθ/m1

−µpcosθ/m2

µpsinθ/m2

 (6)

Di =
ci

2m jωi
(i = 1,2,3,4; j = 1,2) (7)

 

m2

m1

P

c2 k2

k1

k4

k3

c1

kh c3

ω

c4

x1

y1

x2

y2

 

图 1  四自由度耦合模型

Fig.1  Four-degree-of-freedom coupling model
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图 2  轴承−轴颈摩擦平面模型及轴颈受力图

Fig.2  Bearing-journal friction plane model and journal force diagram
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ω2
i =

(ki+ kh sinθ(sinθ−µcosθ))/m j (i = 1,3; j = 1,2)
(ki+ kh cosθ(cosθ+µsinθ))/m j (i = 2,4; j = 1,2)

(8)



kii = ω
2
i (i = 1,2,3,4)

k21 = k43 = kh sinθ(cosθ+µsinθ)
k13 = k31 = kh sinθ(µcosθ− sinθ)
k23 = k41 = −kh sinθ(cosθ+µsinθ)
k24 = k34 = −kh cosθ(cosθ+µsinθ)
k12 = −k14 = −k32 = kh cosθ(sinθ−µcosθ)

(9)

M0 C0 K0 D ω

U0 = [X1e,Y1e,X2e,Y2e]T F0

此时， 、 、 分别为转换后的质量、阻尼、刚度矩阵。 为不同自由度对应的阻尼比， 表示

固有频率。当系统在平衡位置时，其向量可以表示为 ，力向量 可以表示为

F0 = K0U0 (10)
Ud = [X1d,Y1d,X2d,Y2d]T U当系统产生微小扰动 时，其位移量 可表示为

U = [X1e+X1d,Y1e+Y1d,X2e+X2d,Y2e+Y2d]T (11)
Xe、Ye Xd、Yd式中： 分别表示各自由度平衡点位置的坐标分量， 表示各自由度位移分量。因此联立式

（5）、（10）和（11）可得

MÜd+C0U̇d+K0Ud = 0 (12)
V =

[
Ud, U̇d

]T

为了求解式上式引入 则可将式（12）转化为状态空间方程

V̇ = JV (13)
式中：系统的雅可比矩阵可以表示为

J =
(

0 E
−M−1K −M−1C

)
(14)

K0

λ

非对称的刚度矩阵 导致系统产生复特征值解，因此通过状态变量变换可将系统的动力学方程转

化为一阶状态空间形式，其对应的系统雅可比矩阵可用于描述系统在平衡位置附近对微小扰动的线性

响应行为。因此，通过以上变换，可将系统的动力学方程转化为与雅可比矩阵的特征值 有关的问题，

并通过分析其特征值的实部和虚部的变化趋势来判断系统的稳定性。根据复模态分析法可知，当系统

特征值实部小于等于 0时系统稳定，即

∀λ Re (λ) ⩽ 0 (15)
当系统特征值实部大于零时系统不稳定，即

∀λ Re (λ) > 0 (16) 

2  模型验证

为了验证模态耦合理论的可行性和计算的准确性，本文对相关文献的模型进行了验证[16]。在给定

相关参数下对其稳定性进行了分析。

图 3为文献[16]中的计算结果，图 4为本文验证的结果。图中计算了在摩擦因数与法向力共同作

用下，两自由度的系统会得到两个完整的耦合平面。随着摩擦因数的增大，系统的特征实部逐渐出现大

于零的情况，此时系统的特征频率逐渐靠近，进而发生模态耦合现象。临界摩擦因数会随外力的增大而

发生变化，说明外力对系统稳定性有显著影响。

由于模态耦合理论的主要判定条件为实部大于零，因此在得到的三维图中会出现一条曲线，定义

这条曲线为临界曲线，在不同参数取值情况下，该曲线上对应的摩擦因数为临界摩擦因数。本文对文献

中临界摩擦因数相关的结果进行了验证。图 5为文献中临界摩擦因数的变化图像，而图 6为本文验证
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后得到的图像。可以发现在临界摩擦因数随外力变化时，表现出先减小后增大的趋势，且当力较小时，

临界摩擦因数的取值较大。当阻尼为变量时，临界摩擦因数则表现出先增大后减小的趋势，且其变化趋

势随着阻尼的增大逐渐减小。对比图 5和图 6可以发现，验证结果中曲线的整体变化趋势与文献结果

保持一致，虽具体计算结果存在一些差异，但整体差异较小。这验证了本文模态耦合理论的准确性和可

行性。
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图 3  文献结果

Fig.3  Literature results
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图 4  三维图验证结果

Fig.4  Verification results of 3D graph
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图 5  临界曲线

Fig.5  Critical curve
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图 6  临界曲线验证结果

Fig.6  Validation results of the critical curve
  

3  多自由度模型分析

m1 = 600 kg m2 = 330 kg
k1 = 2×

108 N/m k3 = 3×108 N/m kh = 6×107 N/m k3 = 0.8k1 k4 = 1.2k3

θ = 12◦

D3 = (ω1/ω3)D1 D1 = D

船舶推进系统中艉轴承出现的摩擦振动尤为显著。因此，本研究主要集中于分析推进轴系第三段

的质量以及艉轴承的质量，以便更准确地评估其对振动特性和稳定性的影响，其质量分别为

， 。同时，由于在船舶运行过程中很多参数会发生变化，本文主要侧重于分析阻

尼对系统稳定性的影响，因此模型中其余相关参数取定值。轴与轴承的切向刚度分别为

， ， ，法向刚度通过比例关系确定为 ， ，偏转角

。此时系统各部分间的阻尼比成比例关系，且该比例与各个方向的固有频率相关。此时

，其中 ，通过计算得到以下结果。

由图 7可以发现，系统在四自由度情况下会出现两组相互耦合的曲线，分别代表轴和轴承的稳定

性随系统中摩擦因数的变化情况。图 7（a）显示，当摩擦因数逐渐增大到某一临界值时，轴和轴承的特

征实部会出现大于零的情况。此时，图 7（b）中的特征频率曲线也出现重合现象，这表明系统发生了模

态耦合，此时系统表现出不稳定状态。通过以上分析可知，在给定参数的情况下，四自由度系统会出现

两个耦合点，即有两个对应的临界摩擦因数。为确定系统的稳定性主要受哪个临界摩擦因数的影响，本

文开展了相应的时域分析进行验证，其分析结果如下。
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图 7  系统特征值与摩擦因数关系的变化曲线

Fig.7  Variation curves of system eigenvalues with friction factor
 

由于进行时域分析时，系统不同自由度的振动速度变化形式基本保持一致，且振动速度基本相近，

因此图 8仅展示在不同摩擦因数情况下，轴 x方向振动速度的变化情况。可以发现，当系统的摩擦因数

小于最小临界摩擦因数时，系统处于稳定状态。初始阶段的振动速度较大，随着时间的推移，速度逐渐
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减小，最终保持在一定的范围内。图 9显示在摩擦因数小于最小临界摩擦因数时，系统有两个共振频

率。对比图 7（b）可以发现，得到的频率与模态耦合理论求得的特征频率相对应。当系统的摩擦因数大

于最小临界摩擦因数时，系统表现为不稳定的状态，且振动速度持续增长。此时系统的振动幅值会向同

一共振频率靠近，且摩擦因数越大其趋势越明显。
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图 8  不同摩擦因数下轴 x方向振动速度

Fig.8  Vibration velocity of the shaft in x-direction with different friction factors
 

  

60 80 100 120 140 160 180
0

1

2

3

4

5

6

速
度

振
幅

/(m
·s

−1
)

频率/Hz

轴耦合频率

轴承耦合频率

轴x方向
轴y方向
轴承x方向
轴承y方向

轴x方向
轴y方向
轴承x方向
轴承y方向

×10−4

60 80 100 120 140 160 180
0

1

2

3

4

5

6
速

度
振

幅
/(m

·s
−1

)

频率/Hz
（a）摩擦因数小于最小临界摩擦因数 （b）摩擦因数大于最小临界摩擦因数

140 145 150 155 160
0
1
2
3
4
5 ×10−4

 

图 9  系统频率

Fig.9  System frequency
 

系统最小临界摩擦因数的大小同样影响系统稳定性，图 10 对比了两组不同最小临界摩擦因数下，

系统振动速度以及位移的表现情况。为了使最小临界摩擦因数发生更加明显的变化，本文选取两种刚

度组合情况下的系统进行时域分析，此时摩擦因数取定值 0.1。由于分析结果中系统各方向振动形式基

本保持一致，因此同样仅展示轴 x方向的分析结果。

k1 = 1×108 N/m k3 = 2×108 N/m

k1 = 5×108 N/m k3 = 6×108 N/m

图 10（a）、（c）分别为第一组刚度情况下的特征频率及时程图，此时 、 ，

其余参数不变。观察图 10（a）可以发现最小临界摩擦因数取值为 0.26。图 10（c）中振动速度与位移的

取值分别为±4×10−7 和 9.82×10−6 左右。而图 10（b）中系统的最小临界摩擦因数取值为 0.67，此时系统

刚度的取值为 、 。在第二种情况下，系统的振动速度与位移有一定程度
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的减小，振动速度与位移的取值分别为±1.4×10−7 和 1.958×10−6 左右。对比以上的分析结果可以得出系

统的临界摩擦因数越大，系统稳定性越强。 

4  参数分析

在振动系统的分析中，不同的阻尼特性会对系统的振动响应和稳定性产生不同影响。根据阻尼与

系统参数的关系，可将其分为比例阻尼和非比例阻尼两类。比例阻尼[17] 是指系统的阻尼力与位移或速

度呈线性关系，这种阻尼特性通常适用于线性动态系统，有助于简化数学模型和分析过程。然而，在许

多工程应用中，阻尼特性往往难以严格满足比例关系。非比例阻尼[18] 描述了阻尼力与系统状态之间存

在更复杂的非线性或耦合关系的情况，阻尼不再单纯与位移或速度成正比。 

4.1 比例阻尼的影响

首先分析系统在比例阻尼情况下的稳定性变化趋势，造成比例阻尼的主要原因包括推进轴系运行

过程中摩擦效应以及流体润滑所引起的粘性阻尼，这些因素对系统的振动特性及稳定性具有重要影

响。因此在比例阻尼情况下，定义系统各部分的阻尼比呈比例关系，具体如下

βs =
D1

D2
, βb =

D3

D4
, D3 =

(
ω1

ω3

)
D1 (17)

βs βb D1 = D D式中： 和 分别表示轴和轴承不同方向阻尼的比例系数。此时定义 ，通过 来确定比例阻尼系

统中的阻尼比。

µ图 11展示在不同阻尼比情况下系统特征值的变化情况。当摩擦因数 作为控制参数时，模态耦合

效应导致系统稳定性随摩擦因数增大而发生显著变化，当系统摩擦因数超过某一临界值后，系统出现模

态耦合现象。进一步分析表明，当阻尼比增大时，特征值实部曲线下移，即系统的衰减系数有一定程度

减小，系统稳定性进一步增强。此外，特征值虚部随阻尼比的增大表现出不完全合并现象，且此现象在

高阻尼比条件下更加突出。因此可以得出，系统阻尼比越大，整体稳定性越强。根据第三章的分析可

知，系统的稳定主要受到最小临界摩擦因数的影响。当系统的摩擦因数超过最小临界摩擦因数后，系统

将表现为不稳定状态，因此，接下来围绕最小临界摩擦因数展开分析。

D βs

βs

βs

βs

βs

图 12展示了比例阻尼情况下，临界摩擦因数随阻尼比 与 变化的图像。观察图 12（a）可以发现，

当阻尼比取值较小时，系统的临界摩擦因数有一个突变的过程，从接近于零快速增大到 0.2左右。随后

临界摩擦因数的变化趋于平缓，但所得到的面中还存在一个转折点，在转折点之后临界摩擦因数的增长

率进一步减小。观察图 12（b）、（c）可以看出，随着 的增大，临界摩擦因数的值有一定程度的减小，但

临界摩擦因数随着阻尼比的增大不断增大，且在 取值较小时，临界摩擦因数的增长速率会有一个转折

点，其位置随 的增大逐渐向后移动。当阻尼比为变量时，临界摩擦因数随着阻尼比的增大逐渐增大，

但随着 的增大会出现一定程度的减小。
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图 10  不同临界摩擦因数下分析结果

Fig.10  Analysis results under different critical friction factors
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图 11  不同阻尼比的影响

Fig.11  Effects of different damping ratios
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图 12  轴阻尼参数对临界摩擦因数的影响

Fig.12  Effect of shaft damping parameters on critical friction factor
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图 13展示了当 分别取 2和 10时，系统临界摩擦因数在 与 共同作用下的变化趋势。观察图

像可以发现，系统临界摩擦因数的变化趋势与 为定值时有所不同，所得到的平面并没有较明显的转

折，临界摩擦因数随着阻尼比的增大逐渐增大。但在阻尼比较小时的突变过程仍然存在。当 取值较

小时，临界摩擦因数随阻尼比增大的趋势更加明显， 取值越大，增大趋势越平缓。对比图 13（a）、（b）
可以发现，当 取 10时系统的临界摩擦因数取值相较于 取 2时能达到的最大值变小。
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图 13  轴阻尼比例系数对临界摩擦因素的影响

Fig.13  Effect of shaft damping scale factor on critical friction factor
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图 14展示了在不同阻尼比条件下，系统临界摩擦因数的变化趋势。图中分别给出了阻尼比 取

0.01 和 0.03 时，系统临界摩擦因数随阻尼比例系数 和 变化的情况。可以发现，当 取 0.01时系统

临界摩擦因数相对较小，且变化趋势相对平缓。只有当 和 较小时系统临界摩擦因数才会有较大的

变化。而当增大 后，系统受到 的影响较大，当 较小时临界摩擦因数会取到较大值，而当 较小时，
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计算得到的特征实部未出现大于零的点，曲面并不完整，但是由于此时并不存在临界摩擦因数，系统的

稳定性得到了相应的提高。
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图 14  阻尼比对临界摩擦因数的影响

Fig.14  Effect of damping ratio on critical friction factor
  

4.2 非比例阻尼的影响

仅考虑比例阻尼不足以全面反映系统复杂的动力学行为。在船舶推进轴系中，轴承的材料、几何

形状等因素可能导致非比例阻尼的出现。基于此，本文进一步分析了非比例阻尼条件下系统临界摩擦

因数的变化情况，分析结果如下。

D3 = 0.03 βb = 2

D1 βs

βs D1

βs βs

D1 D1

图 15展示了当轴阻尼的相关参数为变量时临界摩擦因数的变化图像。此时，轴承的法向阻尼比

以及比例系数为定值，取值分别为 ， 。通过图 15（a）可以发现，系统的临界摩擦因数随参

数的变化有着较大的波动，当 与 值较小时，临界摩擦因数的波动较大，但随着参数的增大，临界摩

擦因数逐渐趋于稳定。从图 15（b）中可以看出，在 取不同的值时，临界摩擦因数随着 的增加有着相

同的变化趋势，随着阻尼比的增大，临界摩擦因数有着较大的增长率，但是当阻尼比超过某一定值后，增

长率减小。且 的取值越小，这种现象越明显。而在图 15（c）中，当以 为变量时，临界摩擦因数呈下降

趋势，当 值较小时，下降趋势更为明显；随着 增大，下降的趋势逐渐减弱。
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图 15  非比例阻尼下轴阻尼参数对系统的影响

Fig.15  Effect of shaft damping parameters on the system under non-proportional damping
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图 16展示了在轴承阻尼的相关参数为变量时临界摩擦因数的变化图像。对比图 15（a）与图 16（a）
可以发现，在轴承参数为变量的情况下，图像的变化有着相同的趋势。当阻尼比较大时，容易取到较大

的临界摩擦因数。例如，当 与 都取较大的值时，临界摩擦因数的变化趋势逐渐减小。当 取较小

的值时，临界摩擦因数表现出先增加后减小的趋势。同时临界摩擦因数随着 的变化有着相同的趋势，

且其变化趋势更加的明显。 
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5  结　论

基于模态耦合理论，本文分析了阻尼对船舶推进轴系振动特性与稳定性的影响。研究发现，不同

阻尼配置对系统稳定性有显著影响，最小临界摩擦因数是决定系统稳定性的关键参数。这一结论不仅

丰富了理论研究，还为船舶推进轴系的设计与优化提供了技术支持。基于本文的研究分析总结出以下

结论：

（1） 系统的特征实部和特征虚部在不同的阻尼条件下呈现多种变化形式。阻尼的配置对系统稳定

性有显著影响，特别是最小临界摩擦因数在系统稳定性中起到关键作用。

（2） 在比例阻尼情况下，系统的临界摩擦因数随阻尼比的增大而显著提高。法向阻尼和切向阻尼

的比例系数越小，临界摩擦因数的增长越明显，系统整体稳定性越强。

（3） 非比例阻尼条件下，单独改变轴或轴承的阻尼参数对系统稳定性的影响显著。系统在高阻尼

比与大比例系数的条件下表现更稳定。

基于模态耦合理论，可以更系统地分析船舶推进轴系与轴承系统中多参数对摩擦自激振动的综合

影响。通过优化阻尼配置，不仅能够显著提升轴系的稳定性，还可以有效减小振动幅度。然而，在实际

运行过程中，阻尼易受多种因素的影响。为应对这一复杂性，未来研究可进一步结合润滑油特性、轴系

不平衡等关键因素，开展与阻尼效应的耦合分析，以深入揭示这些因素对振动特性及系统稳定性的协同

作用机制。
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