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船舶推进轴系弯振动力吸振器的设计参数研究
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［摘要］ 为了减小船舶轴系弯曲振动所引起的轴系疲劳破坏， 提出一种并联安装在推进轴系上的动力

吸振器。 首先采取解析方法对轴系弯振的固有频率和模态进行分析， 其次运用模态综合法建立了安装动力

吸振器的船舶轴系的动力学模型， 求解出船舶轴系弯曲振动的运动响应放大系数， 并讨论了设计参数对主

振系统的振动影响特性。 该研究可为动力吸振器的结构设计提供参考。
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０　 引言
船舶推进轴系是船舶动力装置的核心部件， 也是船舶重要的关键设备， 决定了脉动激励力从螺旋

桨到船体结构的振动传递特性， 因此， 也直接影响到船舶的安全营运。 轴系弯曲振动是一种常见的船

舶轴系振动形式， 它是由于轴系受到螺旋桨的轴承力激励而产生的轴系振动， 弯曲振动会引起轴系疲
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劳破坏， 必须加于消减。 在减小推进轴系振动的一系列措施中， 安装动力吸振器是减小轴系弯曲振动

的有效方法之一。 动力吸振器一般由动质量、 弹簧、 阻尼等元件组成。 在船舶轴系上安装动力吸振

器， 从而与轴系系统构成主从关系， 在预期的频带范围内通过吸振器自身的振动来实现主系统振动能

量的转移， 从而减小船舶轴系的弯曲振动。 根据动力吸振器的工作原理可分为被动式、 主动式和半主

动式， 其中被动式动力吸振器结构简单， 能有效减小主振系统振动， 被广泛应用于船舶轴系的振动控

制技术上。 Ｇｏｏｄｗｉｎ［１］针对船舶推进轴系的纵向振动问题， 首次提出利用共振转换器的减振措施， 取

得了良好效果。 Ｄｙｌｅｊｋｏ［２］研究了安装共振转换器后系统的噪声和纵振控制效果。 此后， Ｍｅｒｚ［３ － ５］也对

相关的问题进行了研究。 Ｊａｃｑｕｏｔ［６］采用动力放大系数公式来设计减小梁振动的动力吸振器， 模型中将

连续梁简化为无阻尼的单自由度系统。 Ｍａｎｉｋａｎａｈａｌｌｙ 等［７］ 研究了承受集中载荷的连续梁的动力吸振

器设计问题。 Ｊｏｒｋａｍａ 等［８］采用动力吸振器来消减有阻尼匀质轴系的弯曲振动。 船舶推进轴系类似一

端带有集中质量的均匀连续梁的弯曲振动控制问题， 因此可将梁的弯曲振动的动力吸振问题的研究方

法运用到船舶轴系弯振动力吸振器的优化设计方法中， 以期获得较好的控制效果。
本文针对船舶轴系 － 螺旋桨的结构特点， 将船舶轴系简化为一端带有质量块的悬臂梁的模型，

采用解析的方法分析系统的固有频率和振型， 进一步运用模态综合法建立安装动力吸振器的船舶轴系

的动力学模型， 讨论了吸振器的不同参数变化对主振系统的弯曲振动的影响。

１　 建立推进轴系 －动力吸振器混合动力学模型
如图 １ 所示， 船舶轴系的组成部件主要有桨、 推进轴、 法兰、 推力轴承、 基座等， 其中： 推

力轴承的质量为 ｍｂ； 刚度为 ｋｂ； 阻尼为 ｃｂ； 动力吸振器的质量为 ｍａ； 刚度为 ｋａ； 阻尼为 ｃａ。 假设

动力吸振器安装在推进轴的 ａ 点上， 为了研究的方便， 把螺旋桨的质量简化为集中质量 Ｍ ， 把推

进轴系等效为分布质量的均质轴。 主振系统简化为一端带集中质量的悬臂梁情形， 如图 ２ 所示，
其中 Ｆ０ 为外激励力。

图 1 动力吸振器在船舶推进轴系上的安装

Fig.1 The installation of dynamic
absorber on ship shafting

图 2 推进轴系-动力吸振器的简化模型

Fig.2 The simplified model of
ship shafting with dynamic absorber

螺旋桨
Propeller

M

推进轴
Shaft

a mb

cb

kbcaka

推力轴承
Thrust bearing

基座
Foudation

ma

动力吸振器
Dynamic absorber

y

0
a

M

x
F0

cka

ma

悬臂梁的弯曲振动响应特征解为：
ｙ（ｘ，ｔ） ＝ ∑

ｉ
ｙｉ（ｘ，ｔ） ＝ ∑

ｉ
Ｙｉ（ｘ）Ｑｉ（ ｔ）， （ ｉ ＝ １，２，３…）。 （１）

其中： Ｙｉ（ｘ） ＝ ｃ１ｓｉｎ（βｉｘ） ＋ ｃ２ｃｏｓ（βｉｘ） ＋ ｃ３ｓｈ（βｉｘ） ＋ ｃ４ｃｈ（βｉｘ） 是各阶振型函数， 由边界条件确定；
Ｑ

ｉ
（ ｔ） ＝ Ａｉｓｉｎ（ωｉ ｔ） ＋ Ｂ ｉｃｏｓ（ωｉ ｔ） 是与时间有关的函数， 可由运动的初始条件确定。 式中， ｉ 为各阶

数； Ａｉ，Ｂ ｉ，ｃ１，ｃ２，ｃ３，ｃ４ 均为常量； ωｉ 为各阶振动的固有频率； βｉ 为
４
ρＡω２

ｉ ／ （ＥＩ） 。
根据悬臂梁的边界条件 ｘ ＝ ０ 处为固支， ｙ（０） ＝ ０ ， 则

ｄＹ（０） ／ ｄｘ ＝ ０。 （２）
ｘ ＝ ｌ 处的附加质量端为：

ｄ２Ｙ（ ｌ） ／ ｄｘ２ ＝ ０，
ＥＩｄ３Ｙ（ ｌ） ／ ｄｘ３ ＝ － Ｍω２Ｙ（ ｌ）。{ （３）

·６３·
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将式 （１） 代入式 （２）、 式 （３）， 求解可得频率方程为：
αβｌ ＝ （１ ＋ ｃｈ（βｌ）ｃｏｓ（βｌ）） ／ （ｃｈ（βｌ）ｓｉｎ（βｌ） － ｓｈ（βｌ）ｃｏｓ（βｌ））。 （４）

式中： α ＝ Ｍ ／ ρＡｌ ， 为附加质量与轴质量之比， Ｍ 为螺旋桨质量； ｌ 为推进轴长度； Ａ 为轴截面积； ρ
为轴材料密度； Ｅ 为轴弹性模量。 求解出 βｌ ， 进一步可以得到推进轴系弯曲振动各阶固有频率的表

达式为：

ω ＝ （βｌ） ２ ＥＩ ／ （ρＡｌ４） 。 （５）
　 　 这里取各计算的参数值： 推进轴的材料为碳钢， 密度 ρ ＝７８６０ ｋｇ ／ ｍ３； 弹性模量 Ｅ ＝１􀆰 ９６ ×１０１１ Ｐａ；

表 １　 推进轴系弯曲振动的各阶固有频率

Ｔａｂ． １　 Ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ ｏｆ ｂｅｎｄｉｎｇ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｈｉｐ ｓｈａｆｔｉｎｇ

阶次 Ｏｒｄｅｒ １ ２ ３ ４ ５

ω ／ Ｈｚ ０． ４６ ５． ８１ １８． ５２ ３８． ７４ ６６． ８９

长度ｌ ＝ １３􀆰 ５ ｍ； 外径 Ｄ ＝ ０􀆰 ２９ ｍ；
内径 ｄ ＝ ０􀆰 １６５ ｍ； 螺旋桨质量

Ｍ ＝７７６０ ｋｇ。 根据式 （４） 的固有

频率方程， 采用二分法进行编程求

解， 求得的各阶固有频率如表１ 所示。
　 　 它的各阶主质量为：

ｍｉ ＝ ∫ｌ
０
ρ（ｘ）Ａ（ｘ）Ｙ２

ｉ （ｘ）ｄｘ ＋ ＭＹ２
ｉ （ ｌ）。 （６）

　 　 各阶主刚度为：

ｋｉ ＝ ∫ ｌ

０
ＥＩ［Ｙ″ｉ（ｘ）］ ２ｄｘ。 （７）

　 　 各阶固有频率为：

ωｉ ＝ ｋｉ ／ ｍｉ 。 （８）
　 　 当激励力的频率与连续梁的某一阶固有频率相接近时， 则主振系统会产生激烈的共振， 表现为

该固有频率下的连续梁的模态振型， 因此截取此模态振型为主要振型， 与动力吸振器进行综合求

解［９］。 通常情况下船舶轴系的转速为 １５０ ～ ２００ ｒ ／ ｍｉｎ， 轴频为 ２􀆰 ５ ～ ３􀆰 ３３ Ｈｚ， 桨叶为 ７ 叶， 则脉动力

的激励频率等于轴频乘以叶数， 范围为 １７􀆰 ５ ～ ２３􀆰 ３ Ｈｚ， 主要与轴系的第 ３ 阶模态振型相关， 因此，
这里截取轴系的第 ３ 阶模态振型函数与吸振器进行模态综合， 建立运动方程。 如图 ２ 所示， 轴系在螺

旋桨 （ ｘ ＝ ｌ ） 处承受频率为 ω ， 大小为 Ｆ０ｅｉωｔ 的简谐作用力。 设动力吸振器的振子质量为 ｍａ ， 弹簧

刚度为 ｋａ ， 因此， 船舶轴系 －吸振器动力学系统的动力势能 Ｔ 和弹性势能 Ｕ 表达式分别为：

Ｔ ＝ ｍａ ｙ̇２
ａ ／ ２ ＋ ∫ ｌ

０
ρ（ｘ）Ａ（ｘ）Ｙ２

３（ｘ）Ｑ
·

２
３（ ｔ）ｄｘ ／ ２ ＋ ＭＹ２

３（ ｌ）Ｑ
·

２
３（ ｔ） ／ ２； （９）

Ｕ ＝ ｋａ［Ｙ３（ａ）Ｑ３（ ｔ） － ｙａ（ ｔ）］ ２ ／ ２ ＋ ∫ｌ
０
ＥＩ（ｘ）（Ｙ″３（ｘ）Ｑ３（ ｔ）） ２ｄｘ ／ ２。 （１０）

　 　 将轴系第 ３ 阶主质量表达式 （６） 和第 ３ 阶主刚度表达式 （７） 代入式 （９）、 式 （１０） 中， 由此

可以得出： Ｔ ＝ ｍａｙ
·

２
ａ ／ ２ ＋ ｍ３Ｑ

·
２
３（ ｔ） ／ ２ ； Ｕ ＝ ｋａ［Ｙ３（ａ）Ｑ３（ ｔ） － ｙａ（ ｔ）］ ２ ／ ２ ＋ ｋ３Ｑ２

３（ ｔ） ／ ２。
利用拉格朗日方程可以推导出整个系统的动力学方程， 进一步整理可以得出：

ｍ３ ０
０ ｍａ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

Ｑ¨ ３

ｙ̈ａ
{ }＋ ｃａＹ２

３（ａ） － ｃａＹ３（ａ）
－ ｃａＹ３（ａ） ｃａ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

Ｑ
·

３

ｙ
·

ａ

{ }＋ ｋａＹ２
３（ａ） ＋ ｋ３ － ｋａＹ３（ａ）

－ ｋａＹ３（ａ） ｋａ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

Ｑ３

ｙａ
{ } ＝ ε

０{ }ｅｉωｔ。 （１１）

式中： ε 为作用在螺旋桨处的集中力 εｅｉωｔ 的幅值， 大小表示为： ε ＝ ∫ ｌ

０
Ｆ０δ（ｘ － ｌ）Ｙ３（ｘ）ｄｘ ＝ Ｆ０Ｙ３（ ｌ）。

由式 （１１） 可知， 对于只考虑第 ３ 阶主振型的均质弾性轴而言， 它的动力吸振问题就相当于主

质量为 ｍ３ 的单自由度主系统受到集中力 εｅｉωｔ 激励时的动力学问题。
采用拉式变换， 经过整理， 由此可以得到广义坐标对激励力的传递函数 Ｒ（ω） ：

·７３·
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Ｒ（ω） ＝ ｛（（ｋａ － ｍａω２） ２ ＋ （ｃａω） ２） ／ ［［（ｋ３ － ｍ３ω２）（ｋａ － ｍａω２） － ｍａｋａＹ２
３（ａ）ω２］ ２ ＋

（ｃａω） ２（ｋ３ － ｍ３ω２ － ｍａＹ２
３（ａ）ω２） ２］｝ １ ／ ２

定义无量纲参数：
ω３ ＝ ｋ３ ／ ｍ３； ωａ ＝ ｋａ ／ ｍａ； ｇ２ ＝ ω２ ／ ω２

３；ｆ ２ ＝ ω２
ａ ／ ω２

３； μ ＝ ｍａ ／ ｍ３； ξ ＝ ｃａ ／ （２ｍａω３）。
式中： ｇ 表示频率比； ｆ 表示固有频率比； μ 表示质量比； ξ 表示阻尼比。

设广义静变形为 δｓｔ ＝ Ｆ０ ／ ｋ３ ， 则主振系统的运动响应系数为：
Ｔｍ ＝ Ｙ（ｘ，ｇ） ／ δｓｔ ＝ Ｙ３（ ｌ）Ｙ３（ｘ）｛［（２ξｇ） ２ ＋ （ｇ２ － ｆ２） ２］ ／ ［（２ξｇ） ２（ｇ２ － １ ＋ μＹ２

３（ａ）ｇ２） ２ ＋
［μＹ２

３（ａ） ｆ２ｇ２ － （ｇ２ － １）（ｇ２ － ｆ２）］ ２］｝ １ ／ ２。 （１２）
　 　 为了分析研究的方便， 这里取当第 ３ 阶弯曲振动振型函数 Ｙ３（ｘ） 等于最大值时， 所在轴上的

位置的主振系统运动响应系数记为 Ｔｍ 。
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图 3 固有频率比对运动响应系数的影响

Fig.3 The effect of natural frequency
ratio on motion response coefficients

f=0.6
f=0.8
f=1.0
f=1.2

２　 动力吸振器设计参数影响规律分析
２􀆰 １　 固有频率比对运动响应系数的影响

动力吸振器安装在轴上弯曲振动幅值最大值处， 当阻

尼比 ξ ＝ ０． １ ， 质量比 μ ＝ ０． ０５ ， 固有频率比 ｆ 分别为

０􀆰 ６， ０􀆰 ８， １􀆰 ０， １􀆰 ２ 时， 主振系统的运动响应系数 Ｔｍ（ｇ）
曲线如图 ３ 所示。 由图 ３ 可知， 在共振吸振频率附近， 这

四个固有频率取值中， 不管是小于 １， 还是大于 １， 系统的

运动响应系数的波峰都是比较大的， 而且在共振吸振处无

减振效果； 当 ƒ ＝ １ 时， 系统的减振效果最好。 所以， 可

以推知在固有频率比等于 １ 的邻近位置存在一个最优的固

定频率比， 使得系统在共振处的减振效果最好， 吸振频带

最宽。
２􀆰 ２　 质量比对运动响应系数的影响
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图 4 质量比对运动响应系数的影响

Fig.4 The effect of mass ratio on
motion response coefficient

滋=0.01
滋=0.05
滋=0.10
滋=0.20

当动力吸振器安装在轴上弯曲振动幅值最大值处， 阻

尼比 ξ ＝ ０． １ ， 固有频率比 ｆ ＝ １ ， 质量比 μ 分别为 ０􀆰 ０１，
０􀆰 ０５， ０􀆰 １０， ０􀆰 ２０ 时， 主振系统的运动响应系数 Ｔｍ（ｇ） 曲

线如图 ４ 所示。 由图 ４ 可知， 随着质量比 μ的增加， 在吸振

频率两边的共振峰沿着相反的方向上偏移， 吸振效果越好，
且进一步扩宽了吸振器的吸振频带范围。 通常应根据实际

情况需要， 取质量比 μ ＝ ０． ０３ ～ ０． ０５ 即可， 质量比不宜取

得过大。
２􀆰 ３　 阻尼比对运动响应系数的影响

当动力吸振器安装在轴上弯曲振动幅值最大值处， 固

有频率比 ｆ ＝ １ ， 质量比 μ ＝ ０． ０５ ， 阻尼比 ξ 分别为 ０􀆰 ０１，
０􀆰 ０５， ０􀆰 １０， １􀆰 ００ 时， 主振系统的运动响应系数 Ｔｍ（ｇ） 曲

线如图 ５ 所示。 由图 ５ 可知， 在阻尼比取值为 ０􀆰 ０１ 时， 虽

然在吸振频率处， 弯曲振动吸振效果非常好， 但在两侧发生较大的峰值变化， 这不利于系统整个吸振

频带的吸振效果。 而随着阻尼比 ξ 的提高， 虽然吸振频率两边的峰值得到了很好地抑制， 吸振频带也

得到增宽， 但是在共振吸振处， 吸振效果变差。 因此， 既要控制峰值， 又能提高吸振频带的宽度， 是

要以损失在共振频率处的吸振效果为代价的， 在这两者相互抑制的条件下存在着兼顾双方的最优的阻

尼比参数。 当阻尼比为大阻尼时， 在共振吸振频率处不起吸振的作用， 这就等同于将动力吸振器和推

·８３·
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图 5 阻尼比对运动响应系数的影响

Fig.5 The effect of damp ratio on
motion response coefficient

进轴系看成是固定在一起的， 转化为一个单自由度系统的

模型。 因此， 通常阻尼比 ξ 取值范围为 ０􀆰 ０５ ～ ０􀆰 １０。

３　 结论
本文将船舶推进轴系简化成在末端具有集中质量的一

根均质弹性连续轴， 根据边界条件， 由此推导出该模型的

固有频率的方程， 求解出第 ３ 阶固有频率的解析值。 采用

了模态分析的方法， 建立船舶推进轴系 － 动力吸振器的混

合动力学的模型， 由此推导推进轴系的运动响应系数， 分

析了吸振器的参数对运动响应系数的影响规律， 主要结论

如下：
１） 当螺旋桨脉动激励力的频率与推进轴系的某一阶固

有频率相接近时， 则推进轴系系统会产生激烈的共振， 表

现为该固有频率下的推进轴系的模态振型， 因此截取此模态振型进行综合， 都能给出较满意的结果。
２） 在其他参数不变的情况下， 随着固有频率比在 ｆ ＝ １ 上下变化时， 运动响应系数也在吸振频

率处发生明显变化， 因此在 ｆ ＝ １ 的附近存在着使吸振器的吸振效果达到最优且吸振频带最宽的最优

固有频率比。
３） 在其他参数不变的情况下， 随着质量比的增大， 系统的减振效果越好， 质量比一般取 μ ＝

０􀆰 ０３ ～ ０． ０５ 即可。
４） 在其他参数不变的情况下， 随着阻尼比变小， 当激励频率处在系统共振频率时， 吸振效果更

好， 但远离共振吸振频率的两侧则会出现较大的峰值， 频带变窄； 大阻尼比时吸振器无吸振效果， 因

此， 通常阻尼比 ξ 取 ０􀆰 ０５ ～ ０􀆰 １０ 即可。
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