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船用柴油机水冲击动力作用轴系的主参数共振
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摘  要：应用拉格朗日方程，得到柴油机轴系受气体冲击力与水冲击动力作用的非线性扭转振动微分方程。根据

非线性振动的多尺度解法，求得在飞轮匀速运转条件下柴油机轴系受水冲击动力引起的主参数共振一次近似解，

给出柴油机轴系发生主参数共振的参数条件，并进行数值计算，得到主参数共振幅频响应曲线。分析了水冲击动

力对主参数共振幅频响应曲线的影响。主参数共振幅频响应曲线由两分支曲线组成，共振区较大。调节阻尼系数

可以避免主参数共振的发生。基于 Simulink建立了系统仿真模型并进行仿真分析，结果表明柴油机轴系受水冲击

动力引起的主参数共振处于稳定状态。 
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PRIMARY PARAMETRIC RESONANCE OF MARINE DIESEL SHAFTING 
SUBJECTED TO IMPACT FORCE OF WATER 

YANG Zhi-an1 , CHENG Xin-tong2 
(1. Key Lab of Structure and Vibration of Tangshan, Tangshan College, Tangshan, Hebei 063000, China;  

2. College of Mechanical Engineering, Hebei Polytechnic University, Tangshan, Hebei 063009, China) 

Abstract:  The nonlinear torsional vibration differential equation of a marine diesel shafting subjected to impact 
force of expansion of vapour and water is established by means of Lagrange equation. According to the method of 
multiple scales for a nonlinear vibration, the first approximate solution and parametric condition of primary 
parametric resonance under constant speed operation of flywheel of the system and numerical results are obtained. 
The amplitude frequency response curves of the system are acquired. Numerical results on the influences of the 
impact force of water on the amplitude frequency response curves of the system are analyzed. The amplitude 
frequency response curve of primary parametric resonance is formed by two branches. It has a larger resonance 
zone. Adjusting damping can avoid the occurrence of primary parametric resonance. A simulation model of the 
system is established using Simulink and the simulation is carried out. It is pointed out that the primary parameter 
resonance of the system is in a stable state. 
Key words:  marine diesel; shafting; the method of multiple scales; impact force of water; primary parametric 

resonance 
 
船舶柴油机动力装置轴系的扭转振动是影响

该动力装置安全运行的重要动力性能之一，也是当

前柴油机推进装置的重要故障原因之一[1―4]。林瑞

霖[5]以设置有钢丝绳弹性联轴器的 S195 柴油机轴
系为研究对象进行了非线性扭转振动分析，并评估

了联轴器动态特性对柴油机轴系扭转振动响应的

影响。韩同群[6]应用 BRICKS对曲轴轴系进行扭转
振动分析后，提出了通过改进扭振减振器设计以减

小曲轴后端(即飞轮端)产生的附加扭振力矩的解决
方法。代东亮[7]分析了螺旋桨激振力作用下船舶推

进轴系的扭转振动和弯曲振动特性。针对扭转振动

建立了船舶推进轴系集总-分布参数模型，用传递矩
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阵法求出了轴系的固有参数。用扩展的传递矩阵法

对螺旋桨激振力作用下轴系的强迫扭转振动进行

了计算分析；针对弯曲振动建立了船舶推进轴系的

有限元模型，通过特征值分析求出了轴系弯曲振动

的固有参数，并用 Newmark 算法对螺旋桨激振力
作用下轴系的强迫弯曲振动进行了计算分析。

Pasricha和Carnegie[8―9]发现单冲程发动机系统存在

次共振现象。Pasricha[10―11]考虑蒸汽力作用，建立

了柴油机轴系参数激励线性扭转振动的模型，给出

次共振的简单解释。这些研究说明了阻尼的作用，

给出了蒸汽力的形式，发现了次共振现象。但都没

有给出系统非线性的来源及对产生次共振的影响。

杨志安[12]研究了柴油机单自由度扭振系统受气体

膨胀冲击力作用非线性振动问题。随着研究的深

入，更多无法解释的问题又被提出来，例如螺旋桨

水冲击动力作用下柴油机轴系的非线性振动问题

等。实际柴油机轴系是由多个部件组成的，系统的

干扰力也有多种情况。本文从柴油发电机轴系结构

实际出发，引入工程实际中客观存在的非线性因

素，考虑膨胀气体对活塞的冲击力矩和螺旋桨水动

压力引起扭转振动的转矩，建立了柴油机轴系多自

由度非线性扭转振动微分方程。应用非线性振动的

多尺度法研究水冲击动力作用下柴油机轴系的主

参数共振问题。 

1  柴油机轴系受气体冲击力与水冲击
动力作用非线性扭转振动方程 
柴油机轴系多自由度模型主要由驱动部分(启

动后脱离系统)、气缸、飞轮、钢丝绳联轴器、变速
齿轮箱(速度比为 n：1)及螺旋桨(3 叶)组成。在不
考虑变速的情况下，该模型进一步模化为三质量扭

振模型 [2]。模化后轴系由气缸、飞轮和螺旋桨三部

分组成，如图 1所示。用 3个集中质量代替，其中
传动轴通过钢丝绳弹性联轴器与飞轮相连[13]。系统

干扰力由两部分组成，包括冲击力矩和螺旋桨水冲

击动力引起扭转振动的转矩。 

 
图 1  柴油机轴系简化模型 

Fig.1  The simplified model of diesel shafting 

用 M表示往复部分总质量，I 为气缸连杆旋转
部分总转动惯量，气缸扭转角为θ ；ρ为汽缸部分
阻尼系数；飞轮转动惯量为 1I ，扭转角 tωθ =1 ；

螺旋桨转动惯量为 2I ，扭转角为 2θ ；µ为气缸、飞
轮间轴的扭转刚度，µ′为飞轮、螺旋桨间轴段扭转
刚度。膨胀气体对活塞的冲击力矩： 1sin( )K nθ ϕ+ ，

其中ϕ为冲击力矩相位角。轴系运行时，螺旋桨运
转于不均匀伴流场中导致在桨叶上承受周期性变

化力，其对桨轴的作用可分解为 6个分量：3个力、
3 个力矩。由螺旋桨水冲击动力引起扭转振动的转
矩 [7]为： 

0
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M M M zm t nω
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sin( / ))s
xmM zm t nω               (1) 

式中： 0xM 为螺旋桨旋转一周的扭矩平均值； c
xmM

为 m 倍叶频转矩的余弦分量； s
xmM 为 m 倍叶频转

矩的正弦分量； z为叶数。由于一倍叶频分量远大
于二倍及以上叶频分量，因此在一般计算中取 m=1
精度已足够。 
钢丝绳弹性联轴器特性的数学模型表示为 [13]： 

3
1 3 ek k cM ϕ ϕ ϕ= + + &             (2) 

式中：M 为钢丝绳联轴器的恢复力矩；ϕ为两半
联轴器的相对角位移；ϕ&为两半联轴器的相对角速
度； 1k 为一阶刚度系数； 3k 为三阶刚度系数； ec 为
等效粘性阻尼系数。 
引入飞轮部分的扭振角 1γ ，螺旋桨部分的扭振

角 2γ ，它们满足如下关系： 
1 tθ ω= ， 1tθ ω γ= + ， 2 2tθ ω γ= +   (3) 

应用Lagrange方程，得到关于扭振角 1γ 、 2γ 的
扭振方程： 
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式(4)为柴油机轴系受气体冲击力与水冲击动
力作用的扭振方程组。 
模化后船用柴油机轴系由气缸、飞轮和螺旋桨

三部分组成， 1γ 是飞轮部分的扭振角， 2γ 是螺旋桨

µ µ′

,I θ

1 1,I θ 2 2,I θ
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部分的扭振角。膨胀气体对活塞的冲击力矩转化为

对飞轮的外部激励；螺旋桨水冲击动力引起扭转振

动的转矩作用在三叶片螺旋桨上。在飞轮匀速运转

条件下，反映柴油机轴系多自由度扭转振动的方程

组式(4)中的 2个方程不存在耦合项，给非线性振动
的求解带来方便。式(4)第 1式已有较为全面的非线
性研究成果 [12]，本文重点分析式(4)第 2 式。此式
中螺旋桨水冲击动力引起扭转振动的转矩激励中

含有的相位角是螺旋桨部分的扭振角，需要进行近

似变换处理。 
当研究微幅振动时，螺旋桨部分扭振角 2γ 是小

量，将作用在三叶片螺旋桨水冲击动力引起扭转振

动的转矩和差化积后取近似，式(4)第 2式变为： 
2 3
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e
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k I c I
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1 2 1 2sin 3 3 cos3 ] /s s
x xM t M t Iω γ ω+       (5) 

2  主参数共振理论与数值分析 
式(4)存在三叶片螺旋桨水冲击动力作用参数

激发项，是杜芬-马休型非线性方程。是否发生主参
数共振，还要针对确定的船用柴油机型号和轴系的

固有特性与水冲击动力频率进行综合分析。主参数

共振是指参数激励频率接近非线性系统固有频率 2
倍时引发的一种共振，为研究系统主参数共振，引

入调谐参数σ ，主参数共振关系可设为： 
23 2ω ω εσ= +              (6) 

采用多尺度法[14]，设主参数共振情况下的一次

近似解为： 
2 21 0 1 22 0 1( , ) ( , ) ( , )T T T Tγ τ ε γ εγ= +      (7) 

将式(5)中各参数激励项、阻尼项和非线性项前
分别冠以小参数ε ，忽略强迫项的影响，得： 

2 3
2 2 2 3 2 2 2 2/ /ek I c Iγ ω γ ε γ ε γ+ = − − +&& &  

0 2 1 2 1 2[ 3 sin 3 3 cos3 ] /c s
x x xM M M Iεγ ωτ εγ ωτ− +  (8) 

将式(7)代入式(8)，并考虑式(6)，得关于主参
数共振模态振幅 a与相位ψ 的一次近似解为： 
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  (9) 

令
1

d 0
d

a
T

= ，
1

d 0
dT
ψ

= ，得到主参数共振定常解

的幅频响应方程，即： 
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1 1(2 ) (2 )c s

x xaM aM+         (10) 
下面对 1n = 的情况进行分析。如无特殊声明，

参 数 取 值 为 ： 1 11656N m/radk = i ， 3k =  
3215685N m/rad− i ， 20.3N m s/radeC = i i ， 2I =  

20.85kg mi ， 50.65 10 N m/radµ′= × i ， 0xM =  

500N mi ， 1 2536N ms
xM = i ， 1 2536N mc

xM = i 。

由 23 2ω ω≈ ， 1
2

2

k
I

µ
ω

′+
= 得 304.8rad / sω = ，从

而得 2911r / minN = ，所以在合理转速范围内存在

主参数共振的可能性。 
图 2 为 3

3 215685N m / radk = − i 和 3k =    
3150000N m / rad− i 系统主参数共振幅频响应曲

线，由不相交的两条曲线组成。若定义两条曲线和

横轴交点的距离为共振区宽度，主参数共振区宽度

较大。系统振幅随三阶刚度 3k 数值的增加均有减 
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图 2  幅频响应 

Fig.2  The amplitude frequency response curve 

0 5 10 15 20 25 30
0

0.05

0.10

0.15

0.20

0.25

阻尼c/(N·s/m)

振
幅

a/
ra

d

0.30

 
图 3  振幅阻尼响应 

Fig.3  The amplitude damping response curve 
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小。说明增加三次刚度 3k 数值可以抑制主参数共振
的振幅。图 3为振幅阻尼响应曲线，可知随着阻尼
的增加系统振幅减小且阻尼过大时 (如 ec =     
25N m s / radi i )系统主参数共振不存在。说明调节

阻尼系数可以避免主参数共振的发生。按式(10)还
可以分析系统其他参数对幅频响应曲线的影响规

律。 

3  Simulink仿真分析 

Simulink 工具是一个用来对动态系统进行建
模、仿真和分析的软件包，它支持线性和非线性系

统，连续和离散时间模型，或者是两者的混合。基

于式(9)建立系统仿真框图，如图 4所示。 

 
图 4  Simulink模型 

Fig.4  Simulink model 

图 5和图 6分别为模拟时间为 1s的主参数共振
角位移相图和时间响应曲线。相图 5模拟是一个动
态过程，随着时间的增加相轨迹收敛。由图 6可知，
随着时间的增加角位移减小，最后趋于稳定。 
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图 5  相图 
Fig.5  Phase curve 
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图 6  时间响应 

Fig.6  Time history curve 

4  结论 
考虑轴的非线性、膨胀气体冲击力矩、螺旋桨

水冲击动力影响等因素的影响，建立了柴油发动机

轴系多自由度非线性扭转振动集中参数力学模型。

应用拉格朗日方程，得到柴油机轴系受气体冲击力

与水冲击动力作用的非线性扭转振动微分方程。它

不但可以用来分析膨胀气体冲击力引起的非线性

振动问题，还可以用来分析螺旋桨水冲击动力引起

的非线性振动问题。给出某型号柴油机轴系发生主

参数共振的参数条件。螺旋桨水冲击动力引起扭转

振动的转矩激励中含有的相位角是螺旋桨部分的

扭振角，在微幅振动条件下进行近似变换处理。应

用非线性振动的多尺度法，求得在飞轮匀速运转条

件下柴油机轴系受水冲击动力引起的主参数共振

一次近似解，并进行数值计算。主参数共振幅频响

应曲线由不相交的两条曲线组成。主参数共振区宽

度较大。分析了螺旋桨水冲击动力对主参数共振曲

线的影响。系统振幅随三阶刚度 3k 数值的增加均有
减小。说明增加三次刚度 3k 数值可以抑制主参数共
振的振幅。调节阻尼系数可以避免主参数共振的发

生。基于 Simulink建立了系统仿真模型并进行仿真
分析，随着时间的增加系统位移(即扭振角)逐渐减
小最后趋于稳定，规律与相图一致。 
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