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主机与螺旋桨激励下某型散货轮船体振动

差异特性研究
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摘 要：船舶的低频振动与水下辐射噪声是船舶最主要的噪声源，该振动噪声频谱通常分布在 80 Hz以下的频段

内，该频段内噪声源主要由主机激励和螺旋桨激励两部分构成。利用有限元法，基于某30 000 DWT型散货轮实际船

型的尺寸和主机的安装位置建立带有主机、轴系、螺旋桨的船体有限元分析模型，进行模态分析，得到整船的固有特

性。并在此基础上，分别计算主机机座垂向激励和螺旋桨轴向、垂向激励下整船的振动传递函数，获取两激励源引起

船体振动的差异特性，为船舶动力系统设计与船体振动噪声控制提供参考。
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Abstract: Low frequency vibration of ship hull and underwater radiation noise are the main noise sources of ships. This

vibration usually can be found in the low frequency range below 80 Hz, which is mainly caused by diesel engine exciting

force and propeller exciting force. In this paper, the finite element model of a real 30 000 DWT cargo ship was established.

This model includes diesel engines, shaft system, propeller and hull of the ship. Modal analysis was done for the model and

the natural frequencies of the ship were obtained. On this basis, the vibration transmission functions of the ship hull caused

by the diesel engine and the propeller exciting forces were analyzed and the characteristic of the ship vibration caused by

these forces were studied. The results can be used as a database for ship propulsion system design and vibration control.
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随着船舶振动及噪声源研究的完善，主机激励

与螺旋桨激励对船体振动的贡献越发凸显，并逐渐

成为船舶设计和建造的重要衡量标准之一。主机激
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励力包括气缸压力、十字头敲击、配气系统、传动系

统激励等成分，与主机转速、气缸数、冲程等参数相

关；螺旋桨激励力主要由桨叶在不均匀伴流场中运

转产生，与桨叶数、轴系转速有关，该激励力主要经

由轴系、支撑轴承和推力轴承作用于船体，引起船体

较强的低频振动。船舶主机是引起船体振动的一个

主要振源，据统计，70 %的船体振动是由柴油机所

致 [1]。近年来，有不少学者在船体振动方面也进行

了一些研究，大致可分为全船模态及响应分析、尾部

结构振动及上层建筑振动三个方面 [2]。在陈椿芳的
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“船体振动与主机顶部支撑的作用”一文中阐述了以

主机为激励源的船体振动情况，文章指出，简谐激振

频率靠近船体结构固有频率时共振；自由力矩作用

在或靠近船体结构的振动节点处时引起振动；自由

力矩的振幅必须超过船体结构阻尼的影响才能引起

船体振动 [3]。在随着主机振动的有效抑制，螺旋桨

表面力激励船体振动问题逐渐体现出来。2003年张

淑茳教授以某巡逻艇的船体结构为依据，计算该艇

在螺旋桨和主机产生的周期力作用下的整体响应，

结果表明船尾螺旋桨处及主机机座处响应值较大，

可局部加强 [4]。顾永宁教授等人利用有限元技术对

船体总振动、上层建筑及甲板局部自由振动在螺旋

桨叶频水动压力激励下的响应进行预报分析 [5]。随

着研究的不断深入，发现螺旋桨激励力将经轴系作

用于船体将引起船体较强振动噪声，它也是船舶结

构的主要低频噪声源之一 [6]。2009年冯国平等人用

有限元法探讨了舰艇尾部纵向激励传递特性，结果

表明，螺旋桨推进轴系通过三个路径将螺旋桨的激

振力传给壳体，激起外壳体的振动并产生辐射噪

声 [7]。2011年谢基榕等人在铁木辛柯梁的基础上建

立螺旋桨、轴系及船体耦合振动的分析模型，计算激

励力直接作用到船体和经螺旋桨、轴系激励船体振

动产生声辐射的差别，指出轴系振动对螺旋桨激励

力引起船体振动并产生辐射噪声的关键作用 [8]。朱

理等人在考虑螺旋桨脉动压力和轴承力的影响下，

开展螺旋桨激励力对船体振动的研究。结果表明，

四桨同时推进对减小舰船振动效果最好 [9]。

因此，本文针对典型船舶动力系统布置形式，如

图 1所示，计算主机激励和螺旋桨激励引起的船体

振动传递函数，分析两种形式激励引起的船体振动

差异，并获取引起船体低频振动的主要激励源。

图 1 船体动力系统布置形式

1 有限元分析基本理论

有限元分析模型中，由于船体一般主要由钢板

焊接而成，并且船体表面多数为薄板和曲面结构，钢

板主尺寸一般大于其厚度的10倍以上，因此主要采

用壳单元的形式划分船体。用体单元的网格形式划

分柴油机，采用梁单元的网格形式划分螺旋桨，对于

轴承处则采用质量单元的形式划分。

由有限元法，可得多自由度系统的动力学方

程为

[M]{δ̈}+[C]{δ̇}+[K]{δ}={ f (t)} （1）

其中 [M]为系统结构的总质量矩阵；[K]是系统结构

的总刚度矩阵；[C] 为系统结构的阻尼矩阵；{ }δ 为

节点的位移列阵；{ f (t)}为节点等效动载荷列阵；{ }δ̈
是节点的加速度列阵；{ }δ̇ 是节点的速度列阵。当

忽略阻尼影响，运动方程简化为

[M]{δ̈}+[K]{δ}={ f (t)} （2）

令 { f (t)}= 0 ，则（2）式变为无阻尼多自由度系统的运

动微分方程

[M]{δ̈}+[K]{δ}= 0 （3）

即

det([K] -w2[M]) = 0 （4）

从（1）式和（4）式即可分别获得待解系统的响应

特性和固有特性。

2 分析模型描述

以某30 000 DWT散货轮作为计算对象，其结构

主要分为五个货舱、动力舱、艏尖舱和上层建筑等，

结构件多为板梁结构。船体主尺度参数如下：型长

128 m，型宽 22 m，型深 14 m，设计吃水 9 m，方形系

数 0.82。计算模型离散后的三维有限元模型如图 2

所示，该模型包括单元261 603个、节点333 630个。

图 2 船体有限元模型

如图 3（a）所示，依照该船体实际艉部结构形式

和低速机的布置位置，如图3（b）所示将低速机布置

在船尾相对应的位置，柴油机的14个基座安装孔通

过隔振器和船体基座相连，通过调整隔振器刚度可

实现刚性、弹性安装状态。螺旋桨与轴系布置在柴

油机后，主要由梁单元和质量单元组成。与船体的

交界面是七个支撑轴承。激励力将主要通过支撑轴

承、推力轴承传递到船体。
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3 振动固有特性及响应特性分析

3.1 振动固有特性

结构的振动模态决定了结构不同参考点在相应

频率激振力激励下的振动幅值差异及整船的振动分

布情况，因此首先对计算模型进行模态分析，得到其

固有振动特性。

利用已建立的散货轮计算模型，采用有限元方

法进行模态分析，计算其前 500阶固有频率。由于

船体结构的尺度及其板、梁连接件的复杂性，船体固

有频率密集，存在大量的船体结构局部振动情况，如

底部平面的弯曲、舱板弯曲、上层建筑局部、艏部局

部弯曲等。在进行全船的模态分析时，对结构的局

部振动模态进行了甄别，仅选取部分特征频率下的

典型全船整体振动作介绍说明，振动固有频率如表1

所示，对应振型如图4所示。

由于选用的某 30 000 DWT散货轮计算模型轴

向尺寸较大，故其全船整体振动特性类似于梁结

构。对于此类大开口船舶来说，其整体振动固有频

表 1 船体固有频率

模态数

1

2

3

4

5

7

频率

3.244

5.363

6.472

5.404

6.977

9.709

振型

整体垂向1阶弯曲

整体2阶弯曲，艏部局部

整体2阶弯曲，中部局部

整体水平1阶弯曲

整体1阶扭转

整体2阶弯曲

率较低。以计算模型为例，在0～10 Hz的较低频段

内即包含了 6阶次的弯曲振动固有频率和 2阶次的

扭转振动固有频率。其中6阶次的弯曲振动固有频

率包含 4阶次的垂向弯曲振动固有频率和 2阶次的

水平方向弯曲振动固有频率。文中仅给出3阶次的

结构弯曲振动模态和1阶次的扭转振动模态以作说

明，如图4(a)、(b)所示为整船垂向振动的振型，图4(c)

(a) 实际艉部结构 (b) 艉部结构局部有限元模型 (c)艉部结构有限元模型

图 3 带有主机的船体模型

(a) 3.244 Hz (b) 6.472 Hz

(c) 5.404 Hz (d) 6.977 Hz

图 4 典型频率下船体结构整体模态
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为整船水平方向振动的第1阶固有振型，图4(d)为整

船第 1阶扭转振动固有振型。需要指出的是，上文

论述的仅为全船整体振动固有频率，实际在计算频

段包含大量的船舶结构局部振动模态，这是船体振

动的特点。

3.2 主机与螺旋桨激励船体差异特性研究

利用现有船体模型，分别在主机基座位置施加

垂向激励、螺旋桨位置施加轴向、垂向激励，计算船

体尾部、首部、中部、上层建筑等位置的振动传递函

数，如图5所示。其中1、2点位于上层建筑；3、4点分

别位于轴系螺旋桨端和中间轴承；5点位于主机基

座；6、7、8点位于龙骨；9、10点位于艏部。图 6给出

船体各参考点位置的传递函数。

在 50 Hz以内的低频段，主机激励引起的船体

振动传递函数小于螺旋桨激励，此趋势在船体各位

置均有体现，而 100 Hz频率以上，主机激励引起的

船体振动传函幅值较高。

图 5 船体振动传函参考点位置

(a) 参考点1 (b) 参考点3

(c) 参考点4 (d) 参考点5

(e) 参考点7 (f) 参考点8 (g) 参考点9

图 6 船体各参考点振动位移传递函数
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如图6(b)—(c)为轴系螺旋桨端和中间轴承上的

垂向参考点振动响应传函，其中螺旋桨端的振动曲

线中，轴系横向振动体现的较为明显，峰值为30 Hz，

对应于轴系弯曲振动固有频率，幅值远高于其它两

条曲线；轴系纵振固有频率为 10 Hz，在图 6各参考

点中由螺旋桨纵向激励引起的振动响应中均有体

现，上述结果表明螺旋桨激励力形式和轴系本身振

动固有特性对船体振动响应影响明显。

图6(d)为主机基座参考点，相当于原点导纳，峰

值为船体和隔振基座的振动频率，曲线的幅值较

高。图6(a)、(f)与(g)分别位于上层建筑、船体中部和

尾部，由于船体低频振动主要体现于整船振动，因此

尽管各激励力均作用于船尾，但船体首部振动量级

也较高，该振动响应规律具有一致性；由于轴系振动

特性的参与，螺旋桨激励力引起的船体振动响应曲

线中的峰值多于主机激励，该峰值包括了轴系振动

和船体振动固有频率，因此在船体设计过程中，应充

分考虑螺旋桨、轴系、主机、船体的匹配设计，避免固

有频率重合而造成的振动量级偏高的现象。

4 结 语

基于某30 000 DWT散货轮，利用有限元方法建

立螺旋桨、轴系、主机、船体耦合振动求解模型。分

别计算主机激励与螺旋桨激励船体引起的振动响应

传函。分析主机激励和螺旋桨激励引起的船体振动

响应差异，结论如下：

(1) 整船振动固有频率较低，在0～10 Hz的较低

频段内即包含了 6阶次的弯曲振动和 2阶次的扭转

振动，整个计算频段内包含了大量的局部模态；

(2) 在 50 Hz内的低频段，螺旋桨激励引起的船

体振动占主导地位，100 Hz频率以上，主机激励引起

的船体振动传递函数幅值较大；

(3) 对于螺旋桨激励力，轴系作为该激励力传递

到船体的唯一途径，其固有频率较强的参与到船体

振动中，使得轴系固有频率下的船体振动量级偏高；

(4) 船体在各激励力作用下的低频振动主要体

现为整船振动，尽管激励力均作用于船体尾部，但首

部的振动量级也较高。分析结果表明，在船舶主机

匹配、船体结构设计环节中，应该充分考虑主机激励

与船体振动固有频率的关系，尽量避免固有频率和

激振相遇造成的共振现象。同时，在对于其他采用

单台低速机作为其主要动力源的散货轮类型船舶动

力装置系统匹配设计中，虽模型尺寸有差别，但由于

激励源的相似性，所得结论也同样适用，可推广应用

到类似船型的动力系统匹配和低噪声设计工作中。
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