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船舶桨轴舵及船体艉部耦合振动噪声数值研究 *

徐 野，熊 鹰，黄 政
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摘 要：为研究船舶桨轴舵及船体艉部耦合振动噪声特性，将CFD整体计算得到的非定常力作为激

励源，以分布载荷的形式加载于有限元模型上，并结合模态叠加法和声学边界元法建立了桨轴舵及船体

艉部耦合振动噪声的数值计算方法。通过分析振动响应计算结果，发现频率较低时耦合系统振动响应受

工况影响比频率较高时更加明显；振动响应最大幅值所在频率受结构特性和激励源的共同影响；在桨-
轴系统中，桨叶的振动传递损失最大。通过对比不同模型的桨叶振动计算结果，发现桨-轴系统模型的

计算值与桨-轴-船系统模型更为接近且不复杂，比单桨模型更为实用。通过分析振动噪声计算结果，发

现振动响应频谱和声场分布均可反映结构的固有特性；船体振动贡献的总声压在耦合系统中占 90%以

上，而桨叶振动仅为1%左右，在预报螺旋桨引起的振动噪声时，需要将船体振动噪声考虑在内。
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Numerical Study on Ship Propeller-Shaft-Rudder-Stern
Coupled Vibration Noise

XU Ye，XIONG Ying，HUANG Zheng
（College of Naval Architecture and Ocean，Naval University of Engineering，Wuhan 430033，China）

Abstract：To study characteristics of ship propeller-shaft-rudder-stern coupled vibration noise，unsteady
force derived from integral CFD calculation was used as excitation force，and loaded to finite element model in
the form of distributed load. Combined with modal superposition and acoustic boundary element method，a nu⁃
merical method to calculate propeller-shaft-rudder and stern coupled vibration noise was established．The analy⁃
sis of vibration response results illustrates that the influence of working condition to vibration response is more
obvious in lower-frequency spectrum than that in higher-frequency spectrum. Frequency of the maximum vibra⁃
tion response amplitude is influenced by structure characteristics and excitation resource. Propeller blade has the
maximum vibration transmission loss in propeller-shaft system．The comparison of different model’s propeller
blade vibration results illustrates that propeller-shaft model is more practical than single propeller model be⁃
cause of its closer results to propeller-shaft-hull model and simplicity．The analysis of vibration noise results il⁃
lustrates that vibration characteristics can be reflected by frequency spectrum of vibration response and sound
field distribution. Total sound pressure contributed by hull vibration accounts for above 90% while that of propeller
blade is only about 1%，therefore vibration noise of hull should be considered when predicting propeller induced
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1 引 言

船舶噪声主要由机械噪声、水动力噪声和螺旋

桨噪声组成。近几十年来，各种主被动控制技术的

应用使得主机等机电设备的机械噪声得到了有效控

制；船舶低速巡航时，水动力噪声较小，此时螺旋桨

噪声问题开始凸显。长期以来，人们普遍认为由螺

旋桨引起的辐射噪声就是螺旋桨直接辐射噪声，经

过大量的试验与探讨，逐渐认识到螺旋桨非定常力

通过轴系激励船体振动引起的水下噪声的重要性［1］。

多艘实船的测试结果均表明船体艉部附近的噪声级

很大，这种螺旋桨激励下桨轴舵及船体艉部耦合振

动引起的水下辐射噪声问题成为制约船舶噪声进一

步降低的瓶颈问题之一。对螺旋桨激励桨轴舵及艉

部船体耦合振动声辐射进行预报，可以为船舶设计

提供参考，有利于实现船舶减振降噪。国内外学者

针对该问题开展了大量研究，文献［2-3］均建立了带

有主机、轴系、螺旋桨的船体有限元模型，文献［2］综

合考虑整个动力系统耦合激励，同时以螺旋桨轴承

力、表面力以及主机激振力作为激励源，计算了船体

的振动响应，与试验数据的对比表明，其计算精度较

高；文献［3］则分别计算了主机和螺旋桨激励下船体

的振动传递函数，分析了两激励源引起船体振动的

差异特性。Lee等［4］使用 CFD计算得到船后空泡螺旋

桨在船体上的诱导脉动压力，探讨了不同脉动压力

加载方式对船尾振动响应计算结果的影响，其结论

为：无相位差的分布激励计算结果偏小，垂向点激励

计算结果偏大，并推荐使用考虑相位差影响的分布

激励载荷。文献［5-6］建立了小水线面双体船桨-
轴-船体耦合系统有限元模型，分别对其振动和声辐

射特性开展了研究。李清等［7］建立舰船水下噪声的

耦合声场计算方法，分别以船体非定常流场数值模

拟结果、螺旋桨的脉动压力及通过实测噪声数据换

算得到的单极子点声源作为水动力噪声源、机械振

动源和螺旋桨噪声源，计算了三类噪声源共同作用

下的水下辐射噪声，并分析了各类噪声源辐射噪声

的指向及频谱特性。

上述研究大多将简谐激励以集中载荷的方式加

载，采用谐响应分析的方法，这与实际螺旋桨轴承

力、表面力和舵力的激励特性和加载方式不尽相同，

而且对于螺旋桨、舵和船体等振动噪声的研究也缺

少整体考虑，预报精度仍有进一步提高的空间。针

对以上研究现状，本文以某双桨船为研究对象，对船

体、螺旋桨、舵等进行整体 CFD计算，得到非定常螺

旋桨轴承力、脉动压力和舵力，将其作为激励源，以

分布载荷的形式加载于桨轴舵及船体艉部耦合系统

有限元模型上，采用模态叠加法计算了耦合系统的

强迫振动响应，采用声学边界元法计算了耦合系统

振动噪声，分析了振动响应和声辐射的特点及规律。

2 计算方法及可靠性验证

2.1 CFD计算

使用成熟的 CFD软件 CFX对船桨舵水动力性能

进行整体计算。粘性流体计算基于对 N-S方程的求

解，船舶流场为湍流流场，湍流模拟采用非定常雷诺

时均 N-S（URANS）方法。为求解湍流方程，需选择

合适的湍流模型以解决方程的封闭性问题，本文使

用的湍流模型为剪切应力输运（Shear-Stress Trans⁃
port，SST）k-ω模型［8］，该模型在近壁面区有较好的精

度和算法稳定性，其湍流脉动动能（k）方程为

∂
∂t ( ρk ) +

∂
∂xi ( ρkui ) =

∂
∂xj
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êêΓk
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ù
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湍流能量耗散率（ω）方程为
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式中，G͂ k 为由平均速度梯度导致的 k的产生项，

Gω为 ω的产生项，Γk和 Γω为 k和 ω的扩散率，Yk和 Yω
为 k和 ω的扩散项，Dω为交叉扩散项。

本文计算域采用有限体积法进行离散，网格划

分采用全结构化六面体网格，近壁面第一层网格无

因次化厚度 y+≤100。为处理螺旋桨的转动问题，将

计算域分为静止域和旋转域，采用滑移网格方法进

行非定常计算，旋转域在相对于静止域滑动的过程

中保证通过两域之间交界面的流体通量相等，交界

面上的信息可通过插值互相传递。对于非定常计算

的时间步长，根据文献［9］的分析比较，认为螺旋桨

旋转 4°/步对于工程应用是合适的。

为验证本文 CFD计算方法的可靠性，选取标模
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KCS船及 KP505螺旋桨（几何参数、计算工况及试验

数据见文献［10-11］）进行整体计算，计算的时间步

长取 3.6°/步，并将船体阻力 R，螺旋桨推力系数 KT，转

矩系数 KQ的时均值计算结果与试验值进行对比，如

表 1所示，可见二者吻合较好。由于该试验只测量了

力的平均值，无法验证非定常力幅值计算的准确性，

因此以 4118螺旋桨（几何、伴流场参数、计算工况及

试验数据见文献［12］）为对象，计算其在三周期伴流

场中推力 T，转矩 Q在叶频处的幅值，时间步长仍取

3.6°/步，计算结果与试验值的对比如表 2所示，表中

上标“~”代表幅值，“-”代表时均值，可见二者吻合较

好，可认为本文 CFD计算方法对于非定常力的计算

是可靠的。

2.2 结构模态计算

使用有限元软件 Abaqus建立桨-轴-舵-船体艉

部结构以及附加流场的有限元模型，形成一个整体

耦合系统，并对整个系统进行模态分析。多自由度

系统结构动力学问题的基本方程为

Mü + Cu̇ + Ku = F （3）
式中，M为系统质量矩阵，C为系统阻尼矩阵，K

为系统刚度矩阵，F为激励力，u为系统位移向量。

其特征方程为

K - ω2Mφ = 0 （4）
式中，ω2为特征值，ω为角频率，φ为特征向量，即

模态位移。

为验证本文有限元建模方法的准确性，以水下

组合壳体（具体几何参数见文献［13］）为对象，建立

其有限元模型并进行模态分析，得到壳体的 1~5阶弯

曲、1~3阶纵向振动固有频率，与文献［13］中解析法

计算值的对比如表 3所示，可见二者吻合较好，说明

本文方法能够较为准确地计算结构模态。

2.3 振动响应及声辐射计算

将计算得到的激励力、结构模态导入声学软件

Virtual.lab中，将激励力进行快速傅里叶变换（FFT）
后加载于结构相应位置，可采用模态叠加法求解方

程（3），得到结构的强迫振动响应，结构的位移响应

向量为

u = Φη （5）
式中，Φ为模态矩阵，η为模态参与因子向量。

振动声辐射的本质是结构边界位移振动对声场

点的流体介质进行压力传导。得到结构边界的振动

响应后，将其作为边界条件，对于封闭边界，可采用

直接边界元法计算声辐射。利用边界元法对 Helm⁃
holtz方程进行离散后，可得边界元求解方程，首先对

边界元网格上的每个节点进行求解，有

Ap = Bvn （6）
式中，A和 B为边界元的系数矩阵，p为节点声压

向量，vn为节点法向速度向量。对于声场中不在边界

元网格上的任意一点 r处的声压，可由 p和 vn积分得

到，即

p ( r ) = C T p + DT vn （7）
式中，C和 D为插值系数矩阵。

为验证本文振动声辐射计算方法的可靠性，计

算了单点径向简谐激励作用下水下加肋圆柱壳（几

何参数、试验设置及试验数据见文献［14］）的振动声

辐射，并与测量数据及文献［14］中解析法的计算值

进行了对比，结果如图 1所示，图中 SPL为声压级，0°
为激励力作用位置的方向角。可见本文方法的计算

值与试验值吻合较好，说明该方法能够较为准确地

计算水下结构的振动声辐射。

Table 3 Comparison between numerical and analytical

result of the shell’s natural frequency

Mode

1st bending

2nd bending

3rd bending

1st longitudinal

4th bending

5th bending

2nd longitudinal

3rd longitudinal

Natural frequency/Hz

Numerical

5.2

12.0

20.0

22.2

26.9

2.8

45.7

70.7

Analytical

5.1

11.7

19.5

22.5

26.5

33.0

45.5

68.5

δ/%
1.96

1.67

2.56

-1.33

1.51

-0.61

0.44

3.21

Table 2 Comparison between numerical and experimental

result of thrust and torque amplitude

T͂/T̄
Q͂/Q̄

Numerical
0.4616
0.3477

Experimental
0.4405
0.3618

δ/%
4.8
-3.9

Table 1 Comparison between numerical and experimental

result of R, KT and KQ

R/N
KT

KQ

Numerical
87.75
0.1656
0.0290

Experimental
90.00
0.1703
0.0288

δ/%
-2.5
-2.8
1.4
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3 桨轴舵及船体艉部耦合振动噪声计算

3.1 计算模型

3.1.1 CFD计算模型

在本文 CFD计算方法已较为成熟，且通过标模

验证了其可靠性的前提下，可认为采用类似计算设

置得到的结果是可信的。针对双桨船，将计算域及

边界条件设置如下：静止域前端位于艏部前 0.5LW（LW
为水线长）处，设为速度入口；后端位于艉部后 LW处，

设为压力出口，出口压力设为 0.1MPa；由于自由液面

对螺旋桨激振力的影响较小，因此计算中不考虑自

由液面，计算域上端位于水线面处，左、右、下端均距

船体 LW，均设为自由滑移壁面，网格数量约 1440万。

在两个螺旋桨处分别设置直径为 1.1D（D为螺旋桨直

径）的圆柱形旋转域，其前后端面各距桨盘面 0.2D，
每个旋转域网格数量约 250万，总网格数量约 1950
万。计算域设置及网格划分如图 2所示。

在螺旋桨上方船体表面布置 8个脉动压力监测

点，其中监测点 2位于桨盘面中心正上方，相邻两点

之间的纵、横向距离均为 0.1D，布置如图 3所示。采

用滑移网格方法对螺旋桨轴承力、螺旋桨上方船体

脉动压力和舵力进行非定常计算。计算工况分为三

种，分别记为工况 1，工况 2和工况 3，从工况 1到工况

3，螺旋桨转速和航速依次增大，但螺旋桨进速系数

保持 J=1不变。计算结果收敛后，将时间步长设为

0.001s（约 1°/步），再计算 1s，由于步长越小，计算精度

越高，因此在前文 3.6°/步的计算精度得到验证的前

提下，可认为该时间步长具有较高的计算精度。对

时域计算结果进行 FFT，得到的非定常力频谱最高频

率为 500Hz，频率分辨率为 1Hz，该频率范围能够满足

本文所研究低频振动噪声的要求。

3.1.2 振动响应及声辐射计算模型

由于本文重点研究船体艉部振动，为减少建模

工作量，采用艉部三维结构与船体梁组成的混合有

限元模型，该模型目前已较为成熟［15-16］，在本文有限

元建模方法可靠性得到验证的前提下，可认为建立

的混合有限元模型是合理的。通过调节船体梁截面

形状、材料密度，使各站之间的梁段截面垂向、横向

惯性矩和重量与主船体舱段基本一致。将推力轴承

基座向前第一道主隔壁作为二者的分界面，采用多

点约束（MPC）连接成为一个整体。

船体振动发生在水中，必须考虑周围水介质流

固耦合作用的影响。对于船体梁，采用 Lewis方法［17］

估算船体梁的附连水质量，并计入总质量中；对于艉

部三维结构，则是采用添加附加流场的方法，该方法

对于计算高阶振动具有更好的准确性。

划分有限单元时，船体外板、甲板、舱壁、纵桁、

肋板、舵叶等采用壳单元，数量约为 2.2万；船体梁、

支柱、纵骨、肋骨、加强筋、纵桁及肋板的翼板采用梁

单元，数量约为 3.0万；螺旋桨、轴系、轴支架等采用

实体单元，数量约为 1.8万；附加流场采用实体单元，

数量约为 11.6万，总单元数量约为 18.6万。有限元

网格划分如图 4所示。

轴承采用水平方向与垂直方向上的弹簧单元模

拟，其中推力轴承刚度参照文献［18］取为 1×1010N/m。

艉轴管轴承、前后轴支架轴承刚度由赛龙轴承刚度

公式计算

Fig. 2 Computational region and grid

Fig. 1 Comparison of experimental，analytical and

numerical result of the shell’s noise
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K = Eld
1000h （8）

式中 E为材料弹性模量，l为轴承长度，d为轴承

直径，h为材料厚度。艉部上层建筑、其他结构、设

备、液体负荷等采用集中质量表示。对有限元模型

进行模态分析，可得到耦合系统模态。

将计算得到的非定常力以分布载荷的形式加载

于船体、桨叶及舵叶有限元网格表面，如图 5所示，图

中已将压力 p的单位换算为 dB。采用模态叠加法计

算得到耦合系统表面振动加速度后，将其作为边界

条件，采用声学边界元法计算耦合系统振动声辐射。

在本文振动声辐射计算方法可靠性得到验证的前提

下，可认为采用相同计算设置得到的结果是可信的。

划分边界元网格时，在水线面处添加对称面，模拟水

面对声场的反射作用，如图 6所示。此时边界元网格

封闭，可采用直接边界元法进行计算。

3.2 计算结果分析

本文研究的重点是分析振动噪声规律，因此计

算结果均以相对的形式给出，其中频率以工况 2叶频

（f2）的倍数形式给出；对于非定常力、振动响应、振动

噪声幅值，则是给出了其坐标轴相邻刻度的差值。

3.2.1 非定常力

船桨舵整体 CFD计算结果如图 3所示，图 7（a）~
（c）为非定常力计算结果，图中 R为舵阻力，从图中可

以看出，非定常力均在螺旋桨叶频处具有最大幅值，

螺旋桨推力及脉动压力在叶频的各阶谐频处幅值也

较明显；非定常力幅值随螺旋桨转速增加而增大。

图 7（d）为工况 2叶频处船体脉动压力分布计算结果，

可见脉动压力幅值最大处位于螺旋桨前方靠近船体

内侧位置，而非螺旋桨正上方。计算得到的非定常

力可作为激励源，用于振动响应计算。

3.2.2 振动响应

本文研究对象目前尚无可公开的试验数据或其

他计算结果，但采用可靠性经过验证的成熟计算方

法进行对比分析，可认为得到的规律是可信的。为

研究振动响应规律，在有限元网格上设置 8个振动响

应监测点，位置如表 4及图 8所示。其中监测点 3，8
分别位于桨叶 0.75r（r为螺旋桨半径）弦长中点和舵

叶中心，以其结果代表桨叶和舵叶的振动响应。

监测点 1的振动响应计算结果如图 9所示，图中

La为加速度级，从图中可以看出，各工况振动响应的

差别主要集中在 6f2以内，该频段内振动响应随螺旋

桨转速增加而增大，在 6f2以上则相差不大。由于叶

频与振动固有频率的不一致，振动响应最大幅值不

一定出现在叶频处，而在叶频附近的一定范围内均

有可能出现，说明振动响应受结构特性和激励源的

共同影响。各工况振动响应在方框处均存在峰值，

通过模态分析可知，该处频率为船体垂向一阶弯曲

振动固有频率，工况 2的轴频与其较为接近，导致工

Fig. 3 Distribution of fluctuating pressure monitor point

Fig. 4 Finite element mesh

Fig. 5 Loading of excitations（working condition 2，，BPF） Fig. 6 Boundary element mesh
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况 2时该处峰值大于其余工况。

取工况 2桨-轴系统（监测点 3~7）振动响应计算

结果进行分析，各监测点振动响应如图 10（a）所示，

可见从桨叶到推力轴承，振动响应逐渐减小。将相

邻两监测点的振动响应（dB）差值作为两点间结构的

振动传递损失，如图 10（b）所示，可见桨叶的传递损

失最大，而轴承间的传递损失相差不大，均小于桨

叶。因此可以推测，对于桨轴系统的减振研究，从桨

叶的减振入手，如桨叶优化或采用复合材料桨叶等，

可获得比轴系减振更好的效果。

为研究结构间的耦合作用，分别取单桨、桨-轴
系统建立有限元模型，如图 11（a），（b）所示（图中附

加流场并未给出），以及前文建立的桨-轴-船系统模

型，使用桨叶载荷作为激励源进行计算。取单桨计

算时将桨毂刚性固定，取桨-轴系统计算时将轴支架

顶端和艉轴管轴承、推力轴承基座刚性固定。采用

不同模型计算得到的桨叶振动响应如图 11（c）所示，

可见在频率低于 2f2时，桨-轴系统和桨-轴-船系统模

型计算得到的桨叶振动响应大于单桨模型。由于轴

系、船体振动固有频率较低而桨叶振动固有频率较

高，频率较低时，轴系、船体振动响应比螺旋桨更大，

在桨-轴系统和桨-轴-船系统中，螺旋桨受到轴船的

Fig. 7 Numerical results of CFD

Table 4 Distribution of vibration response monitor point

No.
1
2

3

4

Location
Front of stern

Hull above propeller
Midpoint of blade
0.75r chord

Rear shaft bracket bearing

No.
5
6

7

8

Location
Front shaft bracket bearing

Stern tube bearing

Thrust bearing

Center of rudder blade

Fig. 8 Distribution of vibration response monitor point

Fig. 9 Vibration response of monitor point 1
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耦合作用导致其桨叶振动响应计算结果更大，说明

虽然螺旋桨是振动源，但在该频段内桨-轴-船的耦

合作用会放大桨叶的振动响应。频率高于 2f2时，桨

叶各阶固有频率（对应模态振型已在图 11（c）中给

出）处振动响应呈现从桨-轴-船系统到单桨依次增

大的规律，由于桨-轴-船耦合作用的影响，计算对象

的规模越大，桨叶固有频率处振动响应越小。由此

可知，在预报桨叶振动时，桨-轴系统模型振动响应

计算值与桨-轴-船系统模型更为接近且不复杂，相

比于单桨模型更为实用。

3.2.3 振动噪声

为研究振动声辐射规律，在船体艉部中心正下

方，距船底 0.125L（L为船体艉部长度）、0.25L，0.5L，
L，2L，3L，4L，5L处设置一系列场点。5L处声压级如

图 12（a）所示，可见振动噪声与图 8中振动响应的频

谱相类似，频率较低时，声压级随螺旋桨转速增加而

增大，频率较高时，不同工况下声压级的差别不大；

在船体垂向一阶弯曲振动固有频率处各工况声压级

均较大，且工况 2最大；各工况在叶频附近的一定范

围内声压级均较大。所研究频段内总声压级的衰减

规律如图 12（b）所示，可见不同工况下的噪声衰减规

律基本一致。

为研究模态振型、振动响应及声场分布之间的

关系，取桨-轴-船系统典型模态振型、固有频率处声

Fig. 12 Vibration noise of different working conditions

Fig. 10 Numerical results of propeller shaft vibration response

Fig. 11 Different subjects and their vibration response of blade
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场分布及相应结构的振动响应进行对比。由于船体

结构局部模态较多，只提取了较明显的前两阶垂向

弯曲振动模态，分别记为Mode 1和Mode 2，模态振型

及声场分布如图 13（a）~（d）所示，螺旋桨上方船体

（监测点 2）振动响应如图 13（i）所示；舵叶一阶弯曲

振动模态记为 Mode 3，模态振型及声场分布如图 13
（e），（f）所示，舵叶（监测点 8）振动响应如图 13（j）所

示；桨叶一阶弯曲振动模态记为 Mode 4，模态振型及

声场分布如图 13（g），（h）所示，桨叶振动响应已在图

11中给出。从图中可以看出，在模态振型中振幅较

大的位置振动噪声也较大，声场分布能够反映结构

振动的固有特性，同时在振动响应频谱中也可见固

有频率处的峰值。

船体、桨叶、舵叶振动噪声对 5L处总噪声的贡献

量如图 14所示，从图中可以看出，耦合系统的振动噪

声几乎全部由船体贡献。此外，通过计算整个频段

内的总声压，发现船体振动贡献的总声压在耦合系

统中占 90%以上，而桨叶振动仅为 1%左右。虽然在

桨轴系统中，桨叶的振动响应最大，但是桨叶振动最

终传递到船体上，由于船体结构尺度大，能够产生较

大的振幅，在整体系统耦合振动时，船体振动噪声对

总噪声的贡献量最大。由此可见，相对于船体振动

噪声，桨叶本身的振动噪声对总噪声的贡献量较小，

因此在预报螺旋桨引起的振动噪声时，除桨叶本身

的振动噪声外，还需要将船体振动噪声考虑在内。

4 结 论

本文综合 CFD、有限元、模态叠加法和声学边界

Fig. 13 Vibration mode，vibration response and sound field distribution
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元法，建立了桨轴舵及船体艉部耦合系统振动噪声

的计算方法，并通过对计算结果进行对比分析，得到

如下结论：

（1）频率较低时耦合系统振动响应受工况影响

比频率较高时更加明显；振动响应最大幅值所在频

率受结构特性和激励源的共同影响。

（2）在桨-轴系统中，桨叶的振动传递损失最大，

对于桨-轴系统的减振研究，从桨叶的减振入手，可

获得比于轴系减振更好的效果。

（3）在预报桨叶振动时，桨-轴系统模型振动响

应计算值与桨-轴-船系统模型更为接近且不复杂，

相比于单桨模型更为实用。

（4）结构振动特性、振动响应、振动噪声之间具

有对应关系，振动响应频谱和声场分布均可反映结

构的固有特性。

（5）船体振动贡献的总声压在耦合系统中占 90%
以上，而桨叶振动仅为 1%左右，相对于船体，桨叶本

身对总噪声的贡献量较小，因此在预报螺旋桨引起

的振动噪声时，除桨叶本身的振动噪声外，还需要将

船体振动噪声考虑在内。

致 谢：感谢国家自然科学基金的资助。
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