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热连轧机非线性水平振动抑制研究
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摘　要：针对热连轧机发生的强烈水平振动现象，结合现场实际情况、轧机实际结构尺寸及工艺技

术参数，提出在辊系轴承座水平方向加侧向液压缸来抑制轧机水平振动的方法。以振动最强烈的

Ｆ３轧机为例，根据轧机辊系的结构特点，建立轧机上工作辊分段非线性水平振动微分方程。经数

值仿真，得出在不同油液压力作用下系统的振动加速度有效值，找到了振动加速度最小情况下的油

液压力值。为避免系统再次发生主共振、超谐波共振、亚谐波共振和组合共振等现象，通过增大侧

向液压缸油液压力来提高水平方向的刚度和阻尼，抑制轧机水平方向振动。最后将该措施应用于

工业现场热连轧机，液压缸油液压力调节到８．１ＭＰａ时，水平振动加速度有效值降低７５％。仿真

和实践结果均表明，该方法可有效抑制热连轧机工作辊水平振动，为研究和抑制轧机振动提供了合

理的解决途径。
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０　引　言

轧机振动研究已有半个多世纪的历史，随着轧

机朝着大型、高速、重载、连续和智能化的高速发展，

大量新技术的采用使轧机振动出现了许多新问题，

常常表现为“幽灵”式振动，成为国内外众多学者和

专家的研究热点［１２］。经过对现场轧机长期的在线

监测，发现轧机振动主要表现为上下工作辊的水平

振动［３］。振动发生时，不仅严重影响产品表面质量

和降低轧辊在线使用寿命，而且降低了零部件的疲

劳寿命、恶化了操作环境，甚至造成堆钢、爆辊等事

故，严重威胁轧机的安全生产［４６］。同时也影响了高

强钢、薄规格带钢产品的开发和生产产量，成为热连

轧生产的瓶颈［７８］。

过去对于轧机水平振动的研究重点集中在水平

振动的机理研究，即轧机水平界面摩擦的负阻尼效

应导致的轧机水平方向的自激振动，取得了一些成

果。如唐华平等通过振动监测发现垂直振动能耦合

到水平振动，提出这种振动的产生与工作辊的运动

状态特别是轧制界面的动力特性直接相关［９］；侯福

祥等定性分析了单辊驱动轧机水平自激振动产生的

条件及其振动机理［１０］；Ｙｕｎ等提出了一种模态耦合

颤振模型，对该模型因负阻尼效应产生自激振动导

致失稳进行了理论分析［１１］。

目前涉及水平振动抑制研究的文献较少，提出

一种行之有效的实用方法来抑制轧机水平振动就显

得尤为重要。为此，本文以轧机上工作辊及轴承座

为研究对象，在辊系轴承座单侧水平方向加侧向液

压缸，仿真结果和现场实践均表明加侧向液压缸来

抑制轧机水平振动的方法具有良好的抑振效果。

１　工作辊水平振动非线性动力学模型

为研究轧机工作辊水平振动，以振动最强烈的

Ｆ３轧机上工作辊及轴承座为研究对象。由于辊系

轴承座与牌坊立柱衬板间存在间隙，根据这一结构

特点建立上工作辊分段非线性水平振动动力学模

型，如图１所示。图中犗为系统质心初始位置；狓为

图１　上工作辊分段非线性水平振动动力学模型

Ｆｉｇ．１　Ｐｉｅｃｅｗｉｓｅｎｏｎｌｉｎｅａｒｈｏｒｉｚｏｎｔａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｄｙｎａｍｉｃｓｍｏｄｅｌｏｆｔｏｐｗｏｒｋｒｏｌｌ

水平方向（带钢轧制方向）坐标；狔为垂直方向坐标；

犮ｗｒ１为工作辊与带钢在水平方向的等效阻尼；犽ｗｒ１为

工作辊与带钢在水平方向的等效刚度；犽ｈａｒ为牌坊立

柱的横向等效刚度；Δ犡 为工作辊轴承座与牌坊立

柱衬板间隙；犉为工作辊及其轴承座的水平外扰力；

狏为带钢速度；ω０ 为工作辊转频。假设上工作辊初

始位置为操作侧和传动侧轴承座右侧与牌坊立柱贴

紧，由于辊系属于对称结构，可不考虑辊系交叉的

情形。

用泰勒展开式对轧制力公式进行展开，轧制力

波动量可近似展开成由刚度项和阻尼项组成的表达

式［１２］，带钢和工作辊之间的刚度和阻尼为

　　 　犽ｗｒ１＝犃１＋犃２狓＋犃３狓
２ （１）

　　 　犮ｗｒ１＝犅１＋犅２狓
·
＋犅３狓

·２ （２）

式中：犃１、犃２、犃３ 为刚度项系数；犅１、犅２、犅３ 为阻尼

项系数。

通常，工作辊轴承座与牌坊立柱衬板之间存在

间隙。因此，水平方向的刚度是分段的，可用力函数

犵（狓）表示为

　犵（狓）＝
（犽ｗｒ１＋犽ｈａｒ）狓　　狓≥０

犽ｗｒ１狓 狓＜｛ ０
（３）

将犉看成一个恒力犉ｓ０和一个波动的力犉ｓ 的

合成，恒力为外扰力时，系统最终会趋于稳定，因此，

只需考虑波动量对振动的影响，波动量可表示为
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　　　　犉ｓ＝犉０ｃｏｓ（２π犳狋） （４）

式中：犳为外界激励频率；犉０ 为外界激励幅值；狋为

时间。

工作辊质心水平方向运动微分方程可表示为

　犿狓
··
＋犵（狓）＋犮ｗｒ１狓

·
＝犉０ｃｏｓ（２π犳狋） （５）

式中：犿为工作辊及其轴承座的集中质量。

从式（３）和式（５）可以看出：系统固有频率主要

受刚度的线性项影响，工作辊轴承座与牌坊立柱衬

板间的间隙降低了系统固有频率；系统响应主要受

激振频率犳、刚度项、阻尼项和激振力幅值犉０ 的影

响。激振频率犳和激振力幅值犉０ 不变时，增大系

统刚度的线性项能提高系统固有频率，有效避开主

共振区，提高轧机“抗振”性，增加阻尼能有效降低主

共振位移响应幅值。

２　侧向液压缸抑制水平振动

２．１　侧向液压缸抑振模型

根据辊系特点，提出在辊系轴承座水平方向单

侧加侧向液压缸的方法来抑制轧机水平振动，分别

在上下支撑辊轴承座右侧水平方向加侧向液压缸和

在上下工作辊轴承座左侧水平方向加液压缸，消除

上下支承辊轴承座、上下工作辊轴承座和牌坊（图

２）之间的间隙，增大了轧机水平方向刚度和阻尼，改

变了系统固有特性。

图２　液压缸分布

Ｆｉｇ．２　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

此时，系统水平方向的刚度和阻尼可用力函数

犺（狓）表示

犺（狓）＝
（犽ｗｒ１＋犽＋犽ｈａｒ）狓＋（犮ｗｒ１＋犮）狓

·
　狓≥０

（犽ｗｒ１＋犽）狓＋（犮ｗｒ１＋犮）狓
·

狓＜
烅
烄

烆 ０
（６）

式中：犽为侧向液压缸等效刚度；犮为侧向液压缸等

效阻尼。

此时上工作辊水平振动微分方程变为

　　　犿狓
··
＋犺（狓）＝犉０ｃｏｓ（２π犳狋） （７）

２．２　不同油液压力作用下液压缸的等效刚度和

阻尼

液压缸的等效刚度和阻尼主要受液压油压力、

油液品质、管路和液压缸结构等参数影响［１３］，在激

励频率不变的情况下提高系统刚度可能会导致系统

发生超谐波共振和组合共振等现象［１４］。因此，需要

对液压油压力、油液品质、管路和液压缸结构等参数

进行合理的选择和设计。而提高油液压力来增大液

压缸等效刚度和阻尼的方法最为方便，如何计算液

压缸等效刚度和阻尼成为避免系统发生其他共振现

象的关键。

２．２．１　液压缸的等效刚度

油液弹性模量比钢的弹性模量小很多，因此在

计算液压缸的等效刚度时，忽略缸体、活塞杆对等效

刚度的影响。通常油液都会混入一定量的气体［１５］，

掺杂气体的油液弹性模量可表示为［１６］

犓ｇＴ＝－犞
ｄ狆
ｄ犞
＝

（犞ｇ０－犞
′
ｇ）（狆０／狆）

１／λ＋犞ｆ
０
ｅ－

（狆－狆０
）／犓

（犞ｇ０－犞
′
ｇ）／λ（狆０／狆）

１／λ／狆＋犞ｆ
０
ｅ－

（狆－狆０
）／犓／犓

（８）

式中：狆为油液压力；犞 为掺杂气体的油液总体积；

犓 为纯油液的弹性模量；犞ｇ０为标准大气压下的气泡

总体积；犞′ｇ为压力变化为狆的过程中液压油中溶解

的气体体积；狆０ 为一个标准大气压；犞ｆ
０
为标准大气

压下纯油液的体积；λ为绝热系数。

液压缸出口管路由橡胶材质做成，且壁厚相对

较薄，橡胶的弹性模量与钢的弹性模量相比要小很

多，在高压条件下，管路体积也会发生变化。因此，

管路与油液的综合弹性模量发生变化，根据油液弹

性模量的定义，有杆腔、管路中油液的综合弹性模量

犓１ 和无杆腔、管路中油液的综合弹性模量犓２ 为

　　

犓１＝
犞１１＋犞１２

犞１１／犓ｇＴ＋犞１２／犓ｒ

犓２＝
犞２１＋犞２２

犞２１／犓ｇＴ＋犞２２／犓

烍

烌

烎ｒ

（９）

式中：犞１１、犞２１分别为有杆腔、无杆腔油液体积；犞１２、

犞２２分别为有杆腔、无杆腔管路油液体积；犓ｒ为管路

综合弹性模量。

为确定液压缸有杆腔、无杆腔的液压刚度，不仅

要考虑液压缸有杆腔和无杆腔内液压油的体积，而

且还应考虑管路中的液压油体积，因此
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　　犽ｈ１＝
犓１犃

２
１１

犞１１＋犞１２
，　犽ｈ２＝

犓２犃
２
２１

犞２１＋犞２２
（１０）

式中：犽ｈ１、犽ｈ２分别为有杆腔、无杆腔液压弹簧刚度；

犃１１、犃２１分别为有杆腔、无杆腔横截面积。

液压缸的等效刚度（即总的液压弹簧刚度）可看

作有杆腔和无杆腔２个液压弹簧的并联，液压缸的

等效刚度为

犽＝犽ｈ１＋犽ｈ２＝
犃２１１

犞１１／犓ｇＴ＋犞１２／犓ｒ
＋

犃２２１
犞２１／犓ｇＴ＋犞２２／犓ｒ

（１１）

２．２．２　液压缸的等效阻尼

液压缸的功率损失主要由油液在管路中的沿程

功率损失、局部阻尼力功率损失和活塞运动功率损

失３部分组成，见表１。

表１　液压缸工作时功率损失

犜犪犫．１　犘狅狑犲狉犾狅狊犲狑犺犻犾犲狋犺犲犺狔犱狉犪狌犾犻犮犮狔犾犻狀犱犲狉狑狅狉犽狊

管路沿程功率损失 局部阻尼力功率损失 活塞运动的功率损失

８ρλ０犾犙
３
ｏｕｔ

π２犱５
８ρλ０犺ｆ犙

３
ｏｕｔ

π２犱５
狆２犙ｉｎ－狆１犙ｏｕｔ－

１

２
犉０狏ａ

　　表中：ρ为油液密度；λ０ 为沿程阻力系数；犾为管

路长度；犱为管路内径；犺ｆ为局部阻力系数；犙ｉｎ、犙ｏｕｔ分

别为油液流入、流出液压缸的流量；狆１、狆２ 分别为有

杆腔、无杆腔油液压力；狏ａ为缸体相对活塞运动速度。

由能量守恒定律可知，液压缸等效阻尼的功率

为各部分功率损失之和，则有

犮＝
１６ρλ０犾犙

３
ｏｕｔ

狌２π
２犱５

＋
１６ρλ０犺ｆ犙

３
ｏｕｔ

狌２π
２犱５

＋
２狆２犙ｉｎ－２狆１犙ｏｕｔ－犉０狏

狏２

（１２）

式中：犮为液压缸等效阻尼；狌为管路中油液流动

速度。

３　仿真与振动实测对比分析

３．１　水平振动抑制仿真研究

根据轧机工艺参数、结构尺寸及现场测得数据，

用轧制力泰勒展开式计算带钢和工作辊之间的刚度

和阻尼［１２］，牌坊立柱水平方向等效刚度可按材料力

学简支梁的方法计算，计算结果如表２所示。

表２　计算参数结果

犜犪犫．２　犚犲狊狌犾狋狊狅犳犮犪犾犮狌犾犪狋犲犱狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊

参数 犿／ｋｇ
犽ｈａｒ／

（Ｎ·ｍ－１）
犉０／Ｎ 犳／Ｈｚ

犃１／

（Ｎ·ｍ－１）

犃２／

（Ｎ·ｍ－２）

犃３／

（Ｎ·ｍ－３）

犅１／

（Ｎ·ｓ·ｍ－１）

犅２／

（Ｎ·ｓ２·ｍ－２）

犅３／

（Ｎ·ｓ３·ｍ－３）

计算值 ２．０１×１０４ １．４６×１０１０ ８×１０４ ４３ １．４０×１０９ １×１０１２ １．２０×１０１６ １×１０６ ２×１０４ １×１０２

　　用 ＭＡＴＡＬＡＢ编程并进行数值分析
［１７］，以加

速度有效值（ＡＲＭＳ）衡量振动强弱，侧向液压缸油

液压力（无杆腔内压力）每增加０．４ＭＰａ计算１次，

根据式（１１）和式（１２），计算出液压缸的等效刚度、等

效阻尼和系统固有频率见表３。

将侧向液压缸和上工作辊及其轴承座简化为一

表３　不同油液压力作用下的计算参数

犜犪犫．３　犆犪犾犮狌犾犪狋犲犱狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狌狀犱犲狉狋犺犲犪犮狋犻狅狀狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋狅犻犾狆狉犲狊狊狌狉犲

组　号 １ ２ ３ ４ ５ ６ ７ ８ ９ １０ １１

液压缸油液压力犘／１０６Ｐａ ０．１０ ０．５０ ０．９０ １．３０ １．７０ ２．１０ ２．５０ ２．９０ ３．３０ ３．７０ ４．１０

液压缸等效刚度犽／１０９（Ｎ·ｍ－１） ０．０３ ０．４２ ０．８３ １．１３ １．３２ １．４６ １．５５ １．６２ １．６７ １．７１ １．７３

液压缸等效阻尼犮／１０６（Ｎ·ｓ·ｍ－１） ０ 　 ０．０５ ０．１２ ０．２１ ０．３３ ０．４５ ０．５８ ０．７４ ０．９０ １．０７ １．２５

线性系统固有频率／Ｈｚ ４２．４６ ４７．８３ ５２．９６ ５６．３７ ５８．５４ ５９．９９ ６０．９７ ６１．６６ ６２．１６ ６２．５５ ６２．８６

组　号 １２ １３ １４ １５ １６ １７ １８ １９ ２０ ２１

液压缸油液压力犘／１０６Ｐａ ４．５０ ４．９０ ５．３０ ５．７０ ６．１０ ６．５０ ６．９０ ７．３０ ７．７０ ８．１０

液压缸等效刚度犽／１０９（Ｎ·ｍ－１） １．７６ １．７８ １．７９ １．８１ １．８２ １．８３ １．８３ １．８４ １．８５ １．８５

液压缸等效阻尼犮／１０６（Ｎ·ｓ·ｍ－１） １．４４ １．６４ １．８４ ２．０６ ２．２８ ２．５１ ２．７５ ２．９９ ３．２４ ３．５０

线性系统固有频率／Ｈｚ ６３．０７ ６３．２５ ６３．４５ ６３．６３ ６３．６５ ６３．７２ ６３．８０ ６３．８６ ６３．９５ ６４．０１

个整体，对上工作辊分段非线性水平振动动力学模

型进行线性化处理，则系统可以看作单自由度的二

阶系统，得到频响特性伯德图如下页图３所示。从

图中可以看出，随着侧向液压缸的压力增大，系统一

直处于稳定状态，而系统的幅值逐渐减小，固有频率

逐渐增大而远离激励频率。

下页图４为水平振动加速度随油液压力变化曲

线，曲线“ ”为只考虑液压缸刚度变化时系统加速

度有效值随油液压力的变化关系，可以看出：油液压

力为第１、５组时，系统水平振动最为强烈；第１组

时，线性系统固有频率为４２．５Ｈｚ，该频率和激励频

率相近，故系统此时发生主共振；第５组时，系统的
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图３　工作辊水平振动线性系统Ｂｏｄｅ图

Ｆｉｇ．３　Ｔｏｐｗｏｒｋｒｏｌｌｈｏｒｉｚｏｎｔａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｂｏｄｅ

ｄｉａｇｒａｍｏｆｌｉｎｅａｒｓｙｓｔｅｍｓ

图４　水平振动加速度有效值与液压缸压力关系

Ｆｉｇ．４　ＲｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅＡＲＭＳｏｆｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ

ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅ

固有频率约为激励频率的４／３倍，故系统发生主共

振与１／３超谐波共振的组合共振；此后随着油液压

力的增大，系统水平振动减弱。曲线“ ”为只考虑

液压缸阻尼变化时系统加速度有效值随油液压力的

变化关系，可以看出：随着线性项阻尼的增加，系统

振动加速度有效值逐渐减小，说明增大系统阻尼能

有效减弱系统振动加速度，因此可尽量选择阻尼系

数较大的液压缸。曲线“ ”为综合考虑液压缸刚

度、阻尼变化时系统加速度有效值随油液压力的变

化关系，可以看出：油液压力在增加过程中，系统水

平振动在第１、５组出现峰值，第５组数据开始振动

强度随着油液压力的增大而减小。综合考虑，液压

缸压力为８．１ＭＰａ时，水平振动最小。

３．２　措施前后实测振动对比

针对Ｆ３轧机在轧制薄规格、硬度较高的带钢时

发生强烈振动，在辊系轴承座水平方向加侧向液压

缸，图５为现场上支承辊轴承座加侧向液压缸位置。

在实施措施的时候，液压缸油液压力调节到８．１ＭＰａ。

措施前机架发生强烈振动时上工作辊轴承座的典型

加速度信号波形及其频谱如图６所示；措施后上工

图５　上支承辊辊轴承座侧向液压缸位置

Ｆｉｇ．５　Ｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆｌａｔｅｒａｌｈｙｄｒａｕｌｉｃ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｏｆｔｈｅｔｏｐｂａｃｋｕｐｒｏｌｌｃｈｏｃｋ

图６　抑振措施实施前系统的振动加速度波形及频谱

Ｆｉｇ．６　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｗａｖｅｆｏｒｍａｎｄｓｐｅｃｔｒｕｍ

ｂｅｆｏｒｅｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｕｐｐｒｅｓｓｉｏｎｍｅａｓｕｒｅｓｃａｒｒｙｉｎｇｏｕｔ

作辊轴承座的典型加速度信号波形及其频谱如图７

所示，可以发现，抑振措施实施后，轧机水平振动明

显减弱。为更好地说明该措施的效果，对轧制同一

规格的带钢进行测试，措施前后各轧制６块钢，用加

速度有效值衡量振动强弱做统计，其抑振效果如下

页图８所示，从图中可以看出措施后，振动加速度有

效值仅约措施前的１／４。

图７　抑振措施实施后系统的振动加速度波形及频谱

Ｆｉｇ．７　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｗａｖｅｆｏｒｍａｎｄｓｐｅｃｔｒｕｍ

ａｆｔｅｒｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｕｐｐｒｅｓｓｉｏｎｍｅａｓｕｒｅｓｃａｒｒｙｉｎｇｏｕｔ

４　结　语

（１）本文依据某轧机实际结构参数，建立了轧机
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图８　措施前后振动加速度有效值对比

Ｆｉｇ．８　ＣｏｎｔｒａｓｔｏｆＡＲＭＳｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｔｈｅｍｅａｓｕｒｅｓ

上工作辊非线性水平振动模型，提出了利用侧向液

压缸产生水平力来抑制水平振动的措施。

（２）仿真结果表明，增大液压缸油液压力可以提

高水平方向刚度和阻尼，提高系统固有频率；为避开

主共振、超谐波共振、亚谐波共振和组合共振等频

率，需要选择合适的液压缸油液压力，进而能很好地

缓解水平振动。

（３）将该措施应用于工业现场，水平振动明显减

弱，仿真和工业现场试验结果相吻合，证明该方法具

有较好的抑振效果。
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