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任意多段变截面变刚度支撑推进轴系振动
传递建模及求解方法
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摘要：当前潜艇推进轴逐渐向短轴发展，且具备多段、变截面、轴承油膜刚度可变等特点。现有解析方法以均

匀梁为主，对多段变截面轴系求解存在不足。针对该问题，本文提出了一种基于 Timoshenko梁振动理论推导

的任意多段变截面变刚度支撑的推进轴系模态振型及振动传递解析计算方法，该方法求解效率高、与有限元

结果吻合较好。基于该理论模型和计算方法，本文研究了轴承刚度变化、轴承模拟方法及轴承跨距对复杂推

进轴系振动特性的影响。结果表明：该解析方法实用性强，能有效考虑轴承油膜刚度变化对轴系振动的影响，

主要表现为随着轴承转速和频率增加，轴承刚度下降，推进轴固有频率降低；此外，轴系建模时轴承模拟弹簧

数量建议在两根以上，轴承跨距则不应过大，应当参考真实轴承有效长度进行选取，否则将导致各阶固有频率

偏差量增加。
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Modeling and solution method for vibration transmission of
multi-segment support thrust shafting with variable cross-

section and variable stiffness
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430074, China; 2. Wuhan Second Ship Design and Research Institute, Wuhan 430061, China)

Abstract: At present, submarine propulsion shafts are gradually developing towards shorter shafts, and they
have  features  such  as  multi-segment,  variable  cross-section,  and  variable  bearing  oil-film  stiffness.  The
existing analytical methods are mostly based on uniform beam theory, which has limitations in solving multi-
segment  and  variable  cross-section  shaft  systems.  To  address  this  issue,  this  paper  proposes  an  analytical
calculation  method  for  the  modal  and  vibration  transmission  of  multi-segment,  variable  cross-section,  and
variable stiffness-supported propulsion shaft  systems based on the Timoshenko beam vibration theory.  This
method has high solution efficiency and good agreement with finite element results. Based on this theoretical
model  and  calculation  method,  the  paper  studies  the  influence  of  bearing  stiffness  variation,  bearing
simulation  methods  and  bearing  span  on  the  vibration  characteristics  of  complex  propulsion  shaft  systems.
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The results show that this analytical method is highly practical and can effectively consider the influence of
the variation in bearing oil  film stiffness on the vibration of the shafting system. The main manifestation is
that as the bearing speed and frequency increase, the bearing stiffness decreases and the natural frequency of
the  propeller  shaft  reduces.  In  addition,  when  modeling  the  shafting  system,  it  is  recommended  that  the
number of simulated springs for the bearing be more than two, and the bearing span should not be too large. It
should be selected based on the effective length of the actual bearing; otherwise, the deviation of each natural
frequency will increase.
Key words: submarine; propulsion system; propulsion shaft; bearing 

0  引　言

推进系统作为潜艇主要的振动源和声源路径，其轴系振动特性是水下航行器辐射噪声重点关注对

象之一。传统潜艇多采用长推进轴，将动力从潜艇中部或前部传至艉部螺旋桨，而现代潜艇多采用艉部

直接驱动布置，将电机布置于船体艉部，泵喷推进器直接连接推进电机，从而有效缩短推进轴的长度。

较短的推进轴只需要通过艉轴承与推力轴承提供支撑，从而取消了中部轴承、前艉轴承等轴承，既降低

了轴承数量，也提高了推进系统的效率和静音性能。

目前，针对桨−轴系−艇模型振动噪声的研究方法较多，比较常用的方法包括有限元法[1−3]、子结构

法[4−5]、传递矩阵法[6]、声弹性法[7]、波数分析法[8]、变分法[9] 和解析法[10−11] 等。有限元法计算结果准确

且应用最广泛，但是其建模及求解程序较复杂、耗时较长；子结构法则需要基于大量频响函数构建传递

矩阵，获取准确的频响函数是该方法计算结果可信的前提；声弹性法、波数分析法和变分法则难度较

大，且适用范围有限。目前，学者运用以上多种计算方法对桨−轴−艇模型中的轴系振动传递特性进行

了充分讨论，但是对推进轴系的建模却普遍采用简化方法，比如将推进轴看作均匀欧拉−伯努利梁[12]，

没有考虑推进轴的截面复杂性和剪力变形；或对轴承支撑建模方法考虑不足[13]，一方面低估了轴承跨距

对推进轴的包覆现象，对轴承等效支撑点或分布支撑区域的选取不够合理，另一方面没考虑轴承在水润

滑或者油润滑作用下的变刚度特性[14−17]。这种简化的推进轴系建模方法虽然在研究轴系振动特性的大

致规律上是可行的，但是针对实际应用中推进轴和艇体的复杂模型，其计算结果的可靠性有限。

如前文所述，对当前潜艇轴系振动特性的研究要考虑推进轴较短、复杂多截面、轴承支撑刚度可变

及轴承包覆等特性。因此，Timoshenko梁振动理论对当前短且多段、多截面推进轴的振动传递计算有

较好的匹配度[18−19]，本文提出了一种基于 Timoshenko梁振动理论的任意多段变刚度支撑潜艇推进轴系

振动传递解析计算方法，在保证计算结果精确的同时，实现了轴承刚度的可变性，还分析了轴承建模数

量及轴承跨距对轴系振动的影响，为推进轴系的正确建模、振动模态分析及传递响应计算提供指导。 

1  解析方法及验证
 

1.1 轴系模型介绍

图 1所示为典型变截面多支撑推进轴系示意图，其由桨−轴−轴承−推进电机组成。其中，推进轴由

任意多段变截面短轴组成，根据轴截面尺寸的不同，可将轴看作多段短轴相连接，考虑轴承跨距对轴的

包覆作用，艉轴承及推力轴承均采用两根可随频率变化刚度的弹簧进行模拟，且弹簧连接处再次将轴截

断，共形成由 15段短轴组成的完整推进轴系计算模型，每一根短轴均可看作 Timoshenko梁进行运动方

程求解，其外直径、内直径及长度见表 1。
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图 1  推进轴系示意图

Fig.1  Schematic diagram of the propulsion shaft system
 

 
 

表 1  推进轴尺寸表

Tab.1  Dimensions of the propulsion shaft
 

轴段 外半径/m 内半径/m 长度/m 轴段 外半径/m 内半径/m 长度/m
l1-1 0.18 − 1.35 l7-1 0.2 − 0.6
l1-2 0.18 − 0.25 l7-2 0.2 − 0.2
l2 0.24 − 0.5 l8 0.3 − 0.3
l3-1 0.18 − 0.25 l9 0.2 − 0.6
l3-2 0.18 − 0.55 l10-1 0.18 − 0.4
l4 0.18 0.1 1.2 l10-2 0.18 − 1
l5 0.3 0.1 0.2 l11 0.22 − 0.6
l6 0.2 0.1 0.6 l − − 8.6

注：加粗部分为艉轴承及推力轴承包覆段。
  

1.2 Timoshenko 梁自由振动微分方程

推进轴的每一段短轴均可看作 Timoshenko梁，在局部坐标系下关于挠度和转角的微分方程可表

示为[18]

EiIi
∂4yi

∂xi
4
+ρiAi

∂2yi

∂t2
−ρiIi

(
1+

Ei

κiGi

)
∂4yi

∂xi
2∂t2
+
ρi

2Ii

κiGi

∂4yi

∂t4
= 0 (1)

EiIi
∂4ψi

∂xi
4
+ρiAi

∂2ψi

∂t2
−ρiIi

(
1+

Ei

κiGi

)
∂4ψi

∂xi
2∂t2
+
ρi

2Ii

κiGi

∂4ψi

∂t4
= 0 (2)

ρi Ai y ψ

κi κ = 6(1+υ)/(7+6υ) υi Ei Gi Ii

其中，i为轴段编号； 为质量密度； 为横截面积； 和 分别为关于局部坐标 xi 和时间 t的挠度及转角；

为剪切修正系数，一般圆截面为 ； 为泊松比； 为杨氏模量； 为剪切模量； 为截

面转动惯量。

线性常系数微分方程（1）和（2）的通解可采用特征方程法给出，具体为

yi(xi, t) = Yi(xi)eiωt,ψi(xi, t) =Φi(xi)eiωt (3)

Yi (xi) =
[

coshλixi sinhλixi cosλixi sinλixi

]
Ci (4)

Φi (xi) =
[

qi sinhλixi qi coshλixi qi sinλixi −qi cosλixi

]
Ci (5)
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Ci = [Ci1,Ci2,Ci3,Ci4]T (6)
各个常系数的表达式分别为

λi =


√(

σi−τi

2

)2

+αi−
σi+τi

2

1/2

(7)

λi =


√(

σi−τi

2

)2

+αi+
σi+τi

2

1/2

(8)

qi =
ω2ρi

κiGiλi
+λi,qi =

ω2ρi

κiGiλi

−λi (9)

σi =
ρiω

2

Ei
, τi =

ρiω
2

κiGi
,αi =

ρiAiω
2

EiIi
(10)

Yi(xi) Φi(xi) ω其中， 和 分别表示第 i段轴关于局部坐标 xi 的模态振形函数； （rad/s）为圆频率；Ci 为积分常

数，由边界条件决定。

除了弯曲振动外，每段轴的纵向振动及扭转振动也需要考虑，其振动控制微分方程分别为

EiAi
∂2ui (xi, t)
∂xi

2
−ρiAi

∂2ui (xi, t)
∂t2

= 0 (11)

GiJi
∂2θi (xi, t)
∂xi

2
−ρiJi

∂2θi (xi, t)
∂t2

= 0 (12)

ui (xi, t) θi (xi, t) Ji其中， 和 分别为第 i段轴关于局部坐标 xi 和时间 t的轴向位移和扭转转角； 为第 i段轴

的极惯性矩。

同理方程（11）和（12）的通解形式为

ui (xi, t) = Ui (xi)eiωt, θi (xi, t) = Θi(x)ieiωt (13)

Ui (xi) =
[

cosµixi sinµixi

]
Di (14)

Θi (xi) =
[

cosγixi sinγixi

]
Hi (15)

Di = [ Di1 Di2 ]
T
,Hi = [ Hi1 Hi2 ]

T (16)

µi = ω

√
ρi

Ei
,γi = ω

√
ρi

Gi
(17)

 

1.3 边界及连接条件 

1.3.1 桨毂端边界条件

推进轴开始段（下标为 1）处端点连接桨毂，桨毂的惯性力对轴向力、扭矩、弯矩、剪力均产生相应

影响，具体表示为

A1E1
∂U1(0)
∂x1

= −mω2U1(0) (18)

G1J1
∂Θ1(0)
∂x1

= −JxωΘ1(0) (19)

κ1G1A1

[
∂Y1y(0)
∂x1

−Φ1y(0)
]
= −mω2Y1y(0) (20)

E1I1
∂Φ1y(0)
∂x1

= −Jzω
2Φ1y(0) (21)

κ1G1A1

[
∂Y1z(0)
∂x1

−Φ1z(0)
]
= −mω2Y1z(0) (22)

E1I1
∂Φ1z(0)
∂x1

= −Jzω
2Φ1z(0) (23)
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1.3.2 联轴器端边界条件

推进轴结束段（下标为 e）端点通过联轴器连接推进电机，联轴器刚度主要对轴向力、剪力产生相应

影响，边界条件具体表示为

AeEe
∂Ue (le)
∂xe

= −kgxUe (le) ,Θe (le) = 0 (24)

κeGeAe

[
Φey(le)−

∂Yey(le)
∂xe

]
= kgyYey (le) (25)

EeIeΦey(le) = 0 (26)

κeGeAe

[
Φez(le)−

∂Yez(le)
∂xe

]
= kgzYez (le) (27)

EeIeΦez(le) = 0 (28) 

1.3.3 弹簧连接位置处

弹簧连接位置看作分割界面，两端界面满足位移及力协调条件，横向及垂向振动边界条件以微分

方程形式表示为 

Yi+1(0) = Yi (li)
Φi+1(0) =Φi (li)

Ei+1Ii+1
dΦi+1(0)

dxi+1
= EiIi

dΦi (li)
dxi

κi+1Gi+1Ai+1

[
Φi+1(0)− dYi+1(0)

dxi+1

]
+Kyz(ω)Yi+1(0) = κiGiAi

[
Φi (li)−

dYi (li)
dxi

] (29)

以上边界条件可写为矩阵形式为

Ti+1Ci+1 = TiCi (30)

其中，

Ti+1 =


1 0 1 0
0 qi+1 0 −qi+1

ζ3
i+1 0 ζ4

i+1 0
Kyz(ω) ζ1

i+1 Kyz(ω) −ζ2
i+1

 (31)

Ti =


coshλili sinhλili cosλili sinλili

qi sinhλili qi coshλili qi sinλili −qi cosλili

εi
1 coshλili εi

1 sinhλili εi
2 cosλili εi

2 sinλili

εi
3 sinhλili εi

3 coshλili εi
4 sinλili −εi

4 cosλili

 (32)

Ti+1 Kyz = Ky Kyz = Kz ζ1
i+1 = κi+1Gi+1Ai+1 (qi+1−λi+1) ζ2

i+1 = κi+1Gi+1Ai+1(
qi+1+λi+1

)
ζ3

i+1 = Ei+1Ii+1qi+1λi+1 ζ4
i+1 = Ei+1Ii+1qi+1λi+1 ε1

i = EiIiqiλi ε2
i = EiIiqiλi ε3

i = κiGiAi (qi−λi) ε4
i =

κiGiAi

(
qi+λi

)
在 中，横向振动时 ，垂向振动时 ； ，

， ， ， ， ， ，

同理弹簧连接点两侧纵向振动及扭转振动的力平衡条件为
Ui+1(0) = Ui (li)

Ai+1Ei+1
∂Ui+1(0)
∂xi+1

−Kx(ω)Ui+1(0) = AiEi
∂Ui (li)
∂xi

(33)


Θi+1(0) = Θi (li)

Gi+1Ji+1
∂Θi+1(0)
∂xi+1

=GiJi
∂Θi (li)
∂xi

(34)

用矩阵形式可表示为

Z i+1 Di+1 = Z i Di,Ni+1Hi+1 = NiHi (35)
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Z l
i+1 =

[
1 0

−Kx(ω) Ai+1Ei+1µi+1

]
(36)

Z l
i =

[
cosµili sinµili

−AiEiµi sinµili AiEiµi cosµili

]
(37)

Nl
i+1 =

[
1 0
0 Gi+1Ji+1γi+1

]
(38)

Nl
i =

[
cosγili sinγili

−GiJiγi sinγili GiJiγi cosγili

]
(39)

 

1.4 自由振动求解过程

如前文所述，各段轴的振形函数常系数均可由第 1段轴的振形函数常系数通过传递矩阵变换得

到。因此，利用桨毂连接端及高碳联轴器连接端共 12个边界条件，可构建关于第 1段轴振形函数常系

数的 12个方程，求解整个推进轴的固有频率和模态振型，具体矩阵形式表达如下

M12×12C12×1 = 012×1 (40)

C12×1 = [ C1y C1z D1 H1 ]
T (41)

M12×12 =



01×4 01×4 MX 0
01×4 01×4 01×2 MN

MY 02×4 02×2 02×2

02×4 MZ 02×2 02×2

01×4 01×4 GX 01×2

01×4 01×4 01×2 GN

GY 02×4 02×2 02×2

02×4 GZ 02×2 02×2


(42)

MX MN MY MZ

GX GN GY GZ

其中， 、 、 、 为引入桨毂连接处纵向振动、扭转振动、横向振动及垂向振动边界条件后形成

的矩阵块， 、 、 、 则为引入高弹联轴器处边界条件后形成的矩阵块，此处不再详细展开。

M若式（40）存在非零解则必须矩阵 对应的行列式值为零，即

Det(M(ω)) = 0 (43)
ω j( j = 1,2,3...)综上，可利用方程（43）求解出推进轴系固有圆频率 及对应的固有振型。 

1.5 强迫振动求解过程

螺旋桨在非均匀流场中旋转产生不稳定的水动力作用，水动力载荷首先作用于桨毂，进而通过推

进轴向整个轴系传递。为了模拟该激励力，在桨毂连接位置单独施加三向激励力 F（Fx、Fy、Fz），则在三

向激励下桨毂中心处的轴向力平衡条件微分方程分别变为

A1E1
∂U1(0)
∂x1

= −mω2U1(0)−Fx (44)

κ1G1A1

[
∂Y1y(0)
∂x1

−Φ1y(0)
]
= −mω2Y1y(0)+Fy (45)

κ1G1A1

[
∂Y1z(0)
∂x1

−Φ1z(0)
]
= −mω2Y1z(0)+Fz (46)

推进轴系振动圆频率控制方程式（40）可改写为带有激励力 F的等式

M(ω)12×12C(ω)12×1 = P(F)12×1 (47)

C(ω)12×1 = (M(ω)12×12)
−1 P(F)12×1 (48) 

1.6 方法验证

以图 1（b）中的计算模型为例，求解出各阶固有频率、固有振型及传递响应，并与有限元计算结果对

比，以证明方法的可靠性。其中，推力轴承与艉轴承均用两根可变刚度弹簧进行模拟，其总刚度值按照

相关文献及经验设定[20−22]，具体见表 2。桨毂用带有转动惯量的质量点模拟，质量为 560 kg，惯性矩

Ix = 40 m
4、Iy =  Iz  = 22 m

4。
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表 2  轴承/联轴器刚度设定表

Tab.2  Stiffness of bearings and couplings
 

部件 纵向刚度/（N·m−1） 横向刚度/（N·m−1） 垂向刚度/（N·m−1）

艉轴承 − 2×108 3×108

推力轴承 4×108 2×108 3×108

联轴器 1×107 1×107 1×107
  

1.6.1 自由振动结果

以图 1（b）中的计算模型为例，求解 400 Hz以内各阶固有频率及主要固有振型，结果如表 3所示，

该推进轴在 400 Hz内共 18阶固有频率，一阶纵向振动出现在 34.512 Hz、二阶纵向振动固有频率为

259.85 Hz、一阶垂向弯曲振动则出现在 44.726 Hz处。解析法计算结果与有限元计算结果相比，最大误

差在 1% 以内，纵向振动固有频率则完全一致。表 4给出了解析法求解的推进轴第一阶纵向固有振型

及前五阶垂向弯曲振型，并与有限元计算的固有振型进行了对比，可以看出二者对推进轴固有振型计算

结果高度一致。
  

表 3  推进轴 400 Hz 内各阶固有频率仿真及解析计算值

Tab.3  Natural frequency values of each order of the propulsion shaft within 400 Hz
 

阶数 有限元/Hz 解析法/Hz 误差 阶数 有限元/Hz 解析法/Hz 误差 阶数 有限元/Hz 解析法/Hz 误差

1 26.824 27.016 0.72% 7 44.532 44.726 0.44% 13 189.51 188.716 0.42%

2 28.971 29.157 0.64% 8 72.176 72.417 0.33% 14 259.85 259.85 0.00%

3 31.028 31.069 0.13% 9 77.367 77.597 0.30% 15 264.59 266.440 0.70%

4 34.512 34.512 0.00% 10 116.59 117.673 0.93% 16 265.97 267.796 0.69%

5 34.705 34.741 0.10% 11 119.45 120.512 0.89% 17 372.33 372.734 0.11%

6 38.779 38.971 0.50% 12 187.38 186.321 0.57% 18 372.54 372.935 0.11%
 

  

表 4  一阶纵向振动及前五阶弯曲振动固有振型

Tab.4  Natural vibration modes of the first-order longitudinal and first five bending vibrations
 

振型
有限元

频率/Hz
有限元振型

解析固有

频率/Hz
解析振型

一阶纵向振动 34.512 34.512

一阶垂向弯曲 44.532 44.726

二阶垂向弯曲 77.367 77.597

三阶垂向弯曲 119.45 120.512

四阶垂向弯曲 189.51 188.716

五阶垂向弯曲 265.97 267.796
  

1.6.2 强迫振动响应

推进轴系结构阻尼通常较小且主要影响峰值尖锐度，其对推进轴振动响应的影响为次要因素，在

探讨推进轴振动传递规律时可简化处理。因此，在桨毂端分别施加单位纵向（X向）激励力和横向

（Y向）激励力进行 600 Hz内无阻尼扫频计算，基本扫频间隔频率设为 1 Hz且在固有频点附近改为 0.1
Hz，提取桨毂激励原点及联轴器端的振动位移响应并与有限元计算结果相对比如图 2所示。由图可

知，在 600 Hz范围内，通过解析法计算的传递响应曲线与有限元计算的响应曲线整体吻合较好，尤其是
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纵向传递响应曲线整体匹配度更高，而横向响应在 450 Hz以内整体吻合较好，450 Hz以上峰值存在一

定差异且有限元计算的峰值低于解析法。虽然计算结果并非完全一致，但是也充分证明了该解析方法

的可信度。相对于有限元方法，采用解析方法能有效降低建模难度并提高计算效率。
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位
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解析法: X向
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解析法: Y向
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图 2  推进轴强迫振动位移响应

Fig.2  Displacement response of the propulsion shaft under forced vibration
  

2  轴承变刚度轴系振动特性分析

轴承在实际运行时，其转速、油膜厚度、环境温度等条件均会对轴承刚度产生不同程度的影响，不

同环境条件下的轴承刚度也随着频率不同而发生变化，因此有必要考虑变轴承刚度下的推进轴振动特

性。利用本文解析方法不仅可以输入固定轴承刚度值，还可基于轴承刚度实测曲线，将轴承刚度 K看

作关于频率 f的变量进行输入，使得计算结果更加贴近真实环境下的轴系振动响应。

本节根据文献 [16]中推力轴承油膜刚度测试试验结果，对 20～60  Hz以内转速 n分别为

100 r/min、200 r/min、300 r/min时的轴承综合支撑刚度进行拟合，得到在三个转速下推力轴承综合刚

度 K随频率 f变化的拟合曲线表达式，如式

（51）~（53）所示，刚度变化曲线如图 3所示，可以

看出随着转速和频率的增加，推力轴承综合刚度

均呈指数级下降，且转速对推力轴承刚度的影响

十分明显，在 20 Hz处，转速低时的初始刚度远

大于高速运转时的初始刚度。

将三个转速下的推力轴承刚度分别当作推

力轴承纵向刚度及横向刚度，计算在推力轴承刚

度随频率变化下的推进轴振动传递响应如图 4
和图 5所示。从图中看出，随着转速的增加，推

力轴承刚度下降进而导致推进轴的各阶纵向振

动固有频率及横向固有频率降低，峰值位置出现左移现象。从横向响应曲线可更明显地看出，低频 30
Hz以内的峰值偏移量最小，随着频率增加，第二个峰与第三个峰的偏移量依次增大。

K100 = (4.97−0.212e
f−19.47
16.39 )×108 N/m (49)

K200 = (3.07−0.110e
f−17.53
19.08 )×108 N/m (50)

K300 = (2.62−0.028e
f−19.68
13.55 )×108 N/m (51)
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图 3  推力轴承刚度变化曲线

Fig.3  Stiffness variation curve of thrust bearing
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3  轴承建模方法分析

为进一步研究推进轴系建模的正确性，本节分析轴承弹簧模拟数量及轴承包覆段跨距对推进轴系

振动特性的影响，为推进轴系振动噪声分析时建模方法提供指导。 

3.1 轴承弹簧数量影响分析

将推力轴承/艉轴承弹簧模拟数量分别用 1～3根弹簧进行模拟，如图 6所示。以 2根弹簧轴系模

型各阶固有频率为基准 fb，其他模型各阶固有频率为 fa，依据式（54）计算出轴的各阶固有频率偏差 fd，
制不同模拟弹簧数量下的固有频率偏差 fd 如图 7所示。

fd = fa− fb (52)

从图中可以看出，轴承模拟弹簧数量变化并不改变轴的纵向振动固有频率，而弯曲振动固有频率则影

响较为明显。当弹簧数量为 1时，其弯曲频率最大偏差达到了近 8 Hz，前两阶弯曲频率均相对两根弹簧下

降 2～8 Hz，第二阶、第三阶和第六阶弯曲频率上升 2～4 Hz，第四阶和第五阶弯曲频率则下降了近 4 Hz。
轴承模拟弹簧数量为 3时，各阶固有频率则在 2根弹簧下固有频率上下 2 Hz范围内波动，差异相对较小。

因此，如果要采用弹簧模拟轴承刚度支撑作用，建模采用一根弹簧单点支撑将会导致推进轴各阶固有频率

相对误差较大，而采用两根弹簧或以上能够有效减小推进轴系固有频率计算误差，收窄固有频率波动区间。 

3.2 轴承跨距影响分析

轴承对推进轴具有包覆现象，记艉轴承之间的间距为 Lw，推力轴承之间的距离为 Lt。
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图 4  纵向刚度变化时联轴器端响应曲线

Fig.4  Response curves of the coupling end when the
longitudinal stiffness changes
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图 5  横向刚度变化时联轴器端响应曲线

Fig.5  Response curves of the coupling end when the
lateral stiffness changes

 

轴承段

 

图 6  轴承模拟示意图

Fig.6  Schematic diagram of bearing simulation
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图 7  轴承模拟弹簧数量对轴固有频率的影响

Fig.7  Variation of natural frequency with bearing spring
number
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取 Lw 分别为 0.4 m、0.6 m、0.8 m，计算推进轴各阶固有频率，并将 Lw = 0.6 m作为基准绘制偏差

频率曲线，如图 8所示。由于艉轴承本身并无纵向刚度，所以改变艉轴承跨距并不改变轴的纵向振

动固有频率。艉轴承距离桨毂端较近，涉及桨毂端的振动模态均受到艉轴承跨距改变的影响，如第

一阶、第二阶及三阶以上的弯曲模态。此外，Lw 为 0.4 m和 0.8 m时，固有频率变化关于 Lw = 0.6 m
对称。

取推力轴承间距 Lt 分别为 1.3 m、1.5 m、1.7 m，计算推进轴各阶固有频率，并将 Lt = 1.5 m作为基

准绘制偏差频率曲线，如图 9所示。由图可知，改变推力轴承的跨距对轴的纵向振动及弯曲振动均影响

较大，尤其是当跨距为 1.7 m时，随着固有频率阶数增加，偏差频率逐渐增大，且相对于跨距为 1.5 m时

固有频率逐渐减小。第四阶弯曲固有频率相对降低约 4 Hz、第六阶弯曲模态固有频率甚至降低约 8
Hz，而当 Lt  =  1.3 m时，相对于 Lt = 1.5 m的各阶固有频率波动相对较小。

综上，在针对轴系振动特性进行分析时，轴承建模不仅应当考虑弹簧数量的影响，还应当考虑轴承

跨距的选取，可根据实际轴承与轴有效接触长度选取合理支撑区间及弹簧模拟数量，尤其是推力轴承的

跨距和弹簧模拟数量设定应当更加谨慎，以防止推进轴高阶固有频率计算结果发生较大偏差。 

4  结　论

本文提出了一种基于 Timoshenko梁振动理论推导的可变轴承支撑刚度任意多段非均匀截面推进

轴系自由振动及强迫振动计算解析方法，该方法考虑了推进轴截面的不均匀性、轴承刚度的可变性、轴

承模拟弹簧数量、轴承的跨距等因素对推进轴振动特性的影响。主要结论如下：

（1）利用 Timoshenko梁振动理论进行复杂截面任意多段轴振动传递计算与有限元计算结果吻合

较好，验证了该解析方法的有效性。

（2）该解析方法不仅可以将固定轴承刚度值作为刚度输入，还可基于不同环境条件下的轴承刚度

实测曲线，将轴承刚度 K看作关于频率 f的变量进行输入，使得计算结果更加贴近真实环境下的轴系振

动响应，具有较强的工程实用性。

（3）推进轴系建模计算时，轴承模拟弹簧数量和轴承的包覆跨距对轴振动特性有较大影响。建议

轴承模拟弹簧数量在两根以上，跨距则不应过大，否则将导致各阶固有频率偏差量增加。可根据实际轴

承与轴有效接触长度选取合理支撑区间及弹簧模拟数量，尤其是推力轴承的跨距和弹簧模拟数量设定

应当更加谨慎，以防止推进轴高阶固有频率计算结果发生较大偏差。
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图 8  艉轴承跨距对轴固有频率的影响

Fig.8  Influence of stern bearing span on the natural
frequency of the shaft
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图 9  推力轴承跨距对轴固有频率的影响

Fig.9  Influence of thrust bearing span on the natural
frequency of the shaft
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