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含侧隙的热轧机耦合振动特性
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2. 安徽工业大学 机械工程学院，安徽 马鞍山 243032 ）

摘 要：基于水平轧制力和垂直轧制力的关系，建立动态轧制力方程。并考虑支承辊和工作辊振动形式的不同、辊

系与机架的摩擦、侧隙，建立热轧机水平-垂直分段非线性振动模型。在此基础上，将入口轧件厚度变化引起的轧制力

波动作为外扰激励施加到模型中求解，分析侧隙、相位角、摩擦系数和入口轧件厚度变化量对轧机水平-垂直振动的影

响。结果表明：减小入口轧件厚度变化量和消除侧隙可以减弱轧机振动；减小辊系与机架的摩擦系数可以减弱轧机在

第一共振区的垂直振动；当水平振动滞后垂直振动45°时，轧机垂直振动第一共振区几乎消失。研究结果可为抑制轧

机水平-垂直振动提供理论参考。
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Coupling Vibration Characteristics of
Hot Rolling Mill with Side Gap
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Abstract : The dynamic rolling force equations were established based on the relationship between horizontal rolling

force and vertical rolling force. Considering the different vibration forms of the backup roller and the working roller, the

friction effect between the roller and machine frame and the side gap effect, the horizontal-vertical piecewise nonlinear

coupled vibration model of hot rolling mill was established. On this basis, the rolling force fluctuation caused by the change

of the thickness of the rolling piece at the entrance was used as the external disturbance excitation to input to the models.

According the solution, the influences of side gap, phase angle, friction coefficient and the thickness variation of the entry

rolled piece on the horizontal-vertical coupled vibration of the rolling mill were analyzed. The results show that reducing the

thickness variation of the entry rolling piece or eliminating the side gap can weaken the rolling mill vibration, reducing the

friction coefficient between the roller system and the machine frame can weaken the vertical vibration of the rolling mill in

the first resonance region. When the horizontal vibration lags behind the vertical vibration by 45 degrees, the first resonance

region of the vertical vibration almost disappears. The research results have provided a theoretical guidance for suppression

of horizontal-vertical vibrations of rolling mills.
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随着轧钢生产的快速发展，人们对轧件的质量

要求变得更为严格，由于轧机振动的存在，轧件表面

质量受到影响，严重时甚至会发生安全事故。对此，

国内外许多学者[1]都做过大量研究，其中非线性振

动[2–5]一直是轧机振动研究的重点，大多数学者主要

关注轧机非线性刚度[6]、阻尼[7]等参数对轧机振动的

影响。
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在实际生产中，由于装配需要，工作辊轴承座与

机架之间存在一定的间隙，并会因为磨损使得此侧

隙越来越大，极易造成轧机剧烈水平振动，对正常轧

制生产有极大危害，因此本文侧重研究含侧隙情况

下的轧机振动[8–11]问题。含侧隙轧机振动问题是分

段非线性问题。在一些学者的研究中，轧机水平振

动与垂直振动往往相互影响[12–14]，所以侧隙会通过

影响轧机水平振动从而影响轧机垂直振动。但理论

研究的有效成果，往往将引起振动的轧制力在水平

和垂直方向单独表示，同时把支承辊和工作辊看为

一体，忽略了辊系之间的振动关系。理论上，影响水

平振动的水平轧制力和影响垂直振动的垂直轧制力

应相互关联，同时支承辊和工作辊的结构不同，振动

不可能相同，所以看做一体进行理论研究显然是不

可靠的。

因此，本文以某厂 1580热连轧F2为研究对象，

考虑了水平轧制力和垂直轧制力的关系、工作辊和

支承辊振动的不同，建立轧机水平-垂直分段非线性

振动模型，模拟了入口轧件厚度变化引起的轧机振

动，结合理论分析为抑制轧机水平-垂直振动提供理

论参考。

1 轧机水平-垂直模型

1.1 轧机水平-垂直动态轧制力建模

实际热轧过程中，由于入口轧件厚度不是定值，

轧辊会发生振动，出口轧件厚度也会受到影响，同时

轧制变形区中轧辊与轧件存在相对滑动，根据轧件

表面摩擦力[15]方向不同可分为前滑区和后滑区，如

图1所示。

图 1 轧制区域变形图

其中所有参数都是稳态值。其中 vr是轧辊转

速；H是带钢入口厚度；h是带钢出口厚度；σH和σh是

张力；R＇是工作辊压扁弧长半径；px是单位轧制力；

f1和 f2是后滑区单位摩擦力和前滑区单位摩擦力；φ

是中性角；α是咬入角。

当轧制力偏移角度 θ较小时，水平轧制力Px和

垂直轧制力Py的关系可表示为

θ ≈ tanθ ≈ sinθ ≈ Px

Py
(1)

Px = ∫0α pxBmR′sinθdθ - ∫
φ

α

μpxBmR′cosθdθ +
∫0φ μpxBmR′cosθdθ + σHBmH - σhBmh

2
(2)

P ≈ Py = ∫0α pxBmR′cosθdθ +
∫
φ

α

μpxBmR′sinθdθ - ∫0φ μpxBmR′sinθdθ
(3)

联立式(1)至式(3)可求出 θ的大小。其中Bm是

轧件平均宽度；P是轧制总力[6]；当轧制速度变化引

起轧机失稳，设工作辊水平振动速度为 ẋ3,工作辊垂

直振动速度为 ẏ2，轧制速度变为

vr + Δvr = vr + ẋ3cosφ + ẏ2sinφ (4)
为了凸显速度变化对水平、垂直振动的影响，利

用泰勒公式对式(4)展开，忽略高阶次影响，取前 3

阶，则轧制速度变化引起的水平轧制力和垂直轧制

力分别为
Px ( ẋ3 ) = Px + ΔPx = Py ( ẋ3 ) sinθ =

Px + c1 ẋ3 + c2 ẋ23 + c3 ẋ33
Py ( ẏ3 ) = Py + ΔPy = Py + c4 ẏ3 + c5 ẏ 23 + c6 ẏ 33

(5)

c1～c3和c4～c6分别是轧制速度变化下水平波动

力和垂直波动力的等效阻尼系数。当轧件入口厚度

变化时，令压下量变化量为H1，△T是张力变化量，

水平轧制力和垂直轧制力分别为
P ( H ) x = ( P + ΔP ) sinθ + ΔT ( H ) =

Px + d4H1 + d5H 21 + d6H 31
P ( H ) y = P + ΔP = P + d1H1 + d2H 21 + d3H 31

(6)

d1～d3和 d4～d6分别是轧件入口厚度变化下垂

直波动力和水平波动力的等效刚度系数。当轧件出

口厚度变化时，水平轧制力和垂直轧制力分别为
Px ( x3 ) = Px + ΔPx = Px ( y3 ) sinθ +
ΔT ( h ) = Px + a1x3 + a2x23 + a3x33

Py ( y3 ) = Py + ΔPy = Py + b1y3 + b2y 23 + b3y 33

(7)

a1～a3和 b1～b3分别是轧件出口厚度变化下水

平波动力和垂直波动力的等效刚度系数。式(6)和

式(7)需注意△H=2H1，△h=2y3。

1.2 轧机水平-垂直非线性振动建模

将轧机各部分简化为质量刚度模块，设轧机振

动上下对称，忽略支承辊轴承座与机架的间隙影响，

建立上半部分轧机水平-垂直振动模型，如图2所示。

其中M1表示机架上部(包括上横梁、立柱、压下

油缸活塞杆等结构部件)的等效质量；M2表示上支承

辊压下油缸缸体、上支承辊、轴承及轴承座等的等效

质量；M3表示上工作辊辊系（上工作辊、轴承、轴承

座等）的等效质量；K1表示机架上部的等效刚度；K2

为液压压下油柱的等效刚度以及垫块和上支承辊轴

承座处轴承座及轴承的等效刚度；K3表示上支承辊

弯曲刚度及上支承辊与上工作辊之间接触刚度的等

效刚度；Kp表示带材变形和上工作辊与轧件表面之

间弹性压扁及润滑油膜的的等效垂直刚度；K2x+K1x•

含侧隙的热轧机耦合振动特性 57
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图 2 轧机水平-垂直振动模型

x2
2表示上支承辊弯曲刚度及上支承辊轴线以下的机

架立柱的等效刚度(本文取K1x=|a3|)；K23x表示工作辊

偏移距而产生的上支承辊对上工作辊支撑的水平等

效刚度；K3x表示上工作辊轴线以下的机架立柱的等

效刚度；Kpx表示带材变形的等效塑性水平刚度；Cx

为支承辊与工作辊之间的等效水平阻尼；Cy为支承

辊与工作辊之间的阻尼，Cpy为工作辊与轧件之间的

等效垂直阻尼；Ff2和Ff3分别是支承辊系和工作辊系

与机架的摩擦力，摩擦系数为μ1和μ2；e1是侧隙（工作

辊轴承座和机架之间的间隙）大小；xi、yi分别表示轧

机模型对应各质量块的水平位移和垂直位移。联立

动态轧制力公式，基于广义耗散系统拉格朗日原理，

根据图 2模型建立轧机水平-垂直分段非线性振动

方程。

ì

í

î

ï

ïï
ï

ï

ïï
ï

M2 ẍ2 + ( K2x + K23x + K1x x22 ) x2 - K23x x3 + Cx ( ẋ2 - ẋ3 ) = 0
M3 ẍ3 - K23x x2 + ( )K23x + Kpx x3 + f ( x3 ) + Cx ( ẋ3 - ẋ2 ) + ΔPx ( ẋ3 ) + ΔPx ( x3 ) = P ( H ) x - Px

M1 ÿ1 + ( K1 + K2 ) y1 - K2y2 = 0
M2 ÿ2 - K2y1 + ( K2 + K3 ) y2 - K3y3 + Cy ( ẏ2 - ẏ3 ) = -μ1K2x x2
M3 ÿ3 - K3y2 + ( K3 + Kp ) y3 + Cy ( ẏ3 - ẏ2 ) + Cpy ẏ3 + ΔPy ( ẏ3 ) + ΔPy ( y3 ) = P ( H ) y - P - Ff3

(8)

受侧隙影响，振动时辊系与机架有接触、不接触

2种形式，因此辊系与机架之间的刚度需分段表示，

函数关系为

f ( x3 ) = {K3x x3 x3 > 0 ,x3 < -e10 0 > x3 > -e1

Ff3 = {μ2K3x x3 x3 > 0 ,x3 < -e1
0 0 > x3 > -e1

(9)

2 轧机水平-垂直幅频特性

2.1 幅频特性方程

令H1 =H1cos(ωt)，其中ω=2πf，使用倍角公式化

简式(6)中入口轧件厚度变化引起的轧制力增量。
d4H1 + d5H 21 + d6H 31 = d4H1cos ( ωt ) +

d5H 21
cos ( 2ωt ) + 1

2 + d6H 31
cos ( 3ωt ) + 3cos ( ωt )

4
d1H1 + d2H 21 + d3H 31 = d1H1cos ( ωt ) +

d2H 21
cos ( 2ωt ) + 1

2 + d3H 31
cos ( 3ωt ) + 3cos ( ωt )

4

(10)

分析一般情况，设方程的解为
zx,y = Nicos ( ωt + θi ) (11)

其中：

zx,y = { }x2,x3,y1,y2,y3

i = { }1,2, 3, 4, 5
N{ }1,2, 3, 4, 5 = { }A,B,C,D,E

(12)

使用平均法[16]求解式(8)，令φi=ωt+θi，使φi在2π
周期平均化，化简后得到：

Ṅi = - 1
2ωπ ∫02π

f ( φi ) sinφidφi

θ̇i = - 1
2ωNiπ ∫02π

f ( φi ) cosφidφi

(13)

积分后得到系统 Ṅi、θ̇i的值为

Ȧ = 1
2ωM2

[ K23xBsin ( θ2 - θ1 ) + CxBωcos ( θ2 - θ1 ) - Cx Aω ]
θ̇1 = 1

2ωAM2
[ K2x A + K23x A - K23xBcos ( θ2 - θ1 ) +

CxBωsin ( θ2 - θ1 ) - M2ω2A + 3
4 K1x A3]

Ḃ = 1
2ωM3

[ K23x Asin ( θ1 - θ2 ) + Cx Aωcos ( θ1 - θ2 ) - CxBω - c1Bω -
3
4 c3B3ω3 - d4H1sin ( θ2 ) - 3

4 d6H 31 sin ( θ2 ) ]
θ̇2 = 1

2ωBM3
[ K3xB

2 + K23xB + KpxB - K23x Acos ( θ1 - θ2 ) + Cx Aωsin ( θ1 - θ2 ) +

a1B + 3
4 a3B3 - M3ω2B - d4H1 cos ( θ2 ) - 3

4 d6H 31 cos ( θ2 ) ]
Ċ = 1

2ωM1
[ K2Dsin ( θ4 - θ3 ) ]

θ̇3 = 1
2ωCM1

[ K2C + K1C - K2Dcos ( θ4 - θ3 ) - M1ω2C ]
Ḋ = 1

2ωM2
[ K3Esin ( θ5 - θ4 ) + K2Csin ( θ3 - θ4 ) +

CyEωcos ( θ5 - θ4 ) - CyDω - μ1K2x Asin ( θ1 - θ4 ) ]
θ̇4 = 1

2ωDM2
[ K2D - K2Ccos ( θ3 - θ4 ) - K3Ecos ( θ5 - θ4 ) +

K3D - M2ω2D + μ1K2x Acos ( θ1 - θ4 ) ]
Ė = 1

2ωM3
[ K3Dsin ( θ4 - θ5 ) + CyDωcos ( θ4 - θ5 ) - CyEω - CpyEω - c4Eω -

3
4 c6E3ω3 - d1H1sin ( θ5 ) - 3

4 d3H 31 sin ( θ5 ) - μ2K3xBsin ( θ2 - θ5 )
2 ]

θ̇5 = 1
2ωEM3

[ K3E - K3Dcos ( θ4 - θ5 ) +
CyDωsin ( θ4 - θ5 ) + KpE + b1E +
3
4 b3E3 + μ2K3xBcos ( θ2 - θ5 )

2 - M3ω2E - d1H1 cos ( θ5 ) - 3
4 d3H 31 cos ( θ5 ) ]

(14)
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考虑到系统发生周期运动，有：

ì
í
î

ẋ2 = ẋ3 = ẏ1 = ẏ2 = ẏ3 = 0
θ̇1 = θ̇2 = θ̇3 = θ̇4 = θ̇5 = 0 (15)

为了方便求解，取 θ1 =θ2 =θ3 =θ4 =θ5，将式(15)代

入式(14)化简，得到系统幅频特性方程组。

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

-K23xB + K2x A + K23x A - ω2M2A +
3
4 K1x A3 = -CxωA + CxωB

( -AK23x + BK23x + BK3x
2 + BKpx + a1B +

3
4 a3B3 - ω2M3B )2 + ( -CxωA + CxωB +
c1Bω + 3

4 c3ω3B3 )2 = é
ë
ê

ù
û
úd4H1 + 3

4 d6H 31
2

-K2D + K1C + K2C - ω2M1C = 0
-K2C + K3D + K2D - K3E - ω2M2D +
μ1K2x A = -CyωD + CyωE

( EK3 - DK3 + b1E + 3
4 b3E3 + KpE - ω2M3E +

μ2K3xB
2 )2 + ( -CyωD + CyωE + CpyωE +

c4Eω + 3
4 c6ω3E3 )2 = é

ë
ê

ù
û
úd1H1 + 3

4 d3H 31
2

(16)

2.2 幅频特性分析

以某厂 1580热连轧 F2为例，轧机参数如表 1，

实测频率数据如表2所示。

将表1数据代入式(16)得到轧机水平-垂直振动

幅频特性曲线。

图 3和图 4分别是不同入口轧件厚度变化量下

工作辊水平振动和垂直振动的幅频特性。从图中可

以看出：轧机水平振动有 2个共振区，垂直振动有 3

个共振区，与表 2实测频率吻合良好；水平振动的 2

个共振区和垂直振动的前 2个共振区相互对应，说

明此处为水平-垂直振动；水平振动振幅在第一共振

区有明显的“跳跃”，系统处于不稳定状态；ΔH对振

幅影响明显，ΔH越大，轧机水平振动和垂直振动越

剧烈；ΔH一定时，轧机水平振动比垂直振动剧烈。

因此可通过减小入口轧件厚度变化量来减弱轧机

振动。

图5是改变辊系与机架之间的摩擦系数时工作

辊垂直振动幅频特性。当摩擦系数变小，工作辊在

第一共振区垂直振动幅值有明显降低，在第二和第

三共振区幅值变化不明显。说明可通过减小辊系

表 1 轧机参数

参数

H/mm

h/mm

μ

vr/(m∙s-1)

R/m

P/kN

Bm/m

σH/Mpa

σh/Mpa

M1/kg

M2/kg

数值

17.27

8.63

0.2

2.5

0.38

24 433.8

1.178

9.97

9.05

9.43×104

5.02×104

参数

M3/kg

K1/(N∙m-1)

K2/(N∙m-1)

K3/(N∙m-1)

K2x/(N∙m-1)

K1x/(N∙m-3)

K23x/(N∙m-1)

K3x/(N∙m-1)

Kpx/Kp(N∙m-1)

Cy/(N∙s∙m-1)

Cx/(N∙s∙m-1)

数值

2.86×104

5.21×1010

2.89×1010

6.84×1010

1.82×109

6.65×1013

1.3×109

2.5×109

2.83×109

5.74×105

5.74×103

参数

a1/(N∙m-1)

a2/(N∙m-2)

a3/(N∙m-3)

μ1/μ2

e1/H1(m)

b1/(N∙m-1)

b2/(N∙m-2)

b3/(N∙m-3)

c1/(N∙s∙m-1)

c2/(N∙s2∙m-2)

c3/(N∙s3∙m-3)

数值

1.32×109

-1.69×1011

-6.65×1013

0.1

5×10-4

5.44×109

-7.04×1011

-2.77×1014

3.79×105

6.67×104

1.67×104

参数

c4/(N∙s∙m-1)

c5/(N∙s2∙m-2)

c6/(N∙s3∙m-3)

Cpy/(N∙s∙m-1)

θ

d1/(N∙m-1)

d2/(N∙m-2)

d3/(N∙m-3)

d4/(N∙m-1)

d5/(N∙m-2)

d6/(N∙m-3)

数值

1.72×105

3.34×103

92

1.2×107

0.24

1.2×109

5.1×1011

4.37×1013

3.02×108

1.24×1011

1.07×1013

表 2 实测数据/Hz

方向

水平

垂直

工作辊优势频率

38.28，42.19，75，79.69

42.19，75，79.69，121.88，159.38，160.94

与机架之间的摩擦系数来减弱轧机在第一共振区的

垂直振动。

图6是改变水平振动和垂直振动相位角之间关

系(θ4-θ1=θ5-θ2)时工作辊垂直振动幅频特性。当水

平振动相位角滞后45°时，垂直振动第一共振区基本

消失，第二和第三共振区变化不明显。说明水平振

动滞后垂直振动 45°时，可以减弱轧机在第一共振

图 3 △H变化工作辊水平振动幅频特性

区的垂直振动。

图 7和图 8分别是有无侧隙情况下工作辊水平

含侧隙的热轧机耦合振动特性 59
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图 4 △H变化工作辊垂直振动幅频特性

图 5 摩擦系数变化工作辊垂直振动幅频特性

图 6 相位角变化工作辊垂直振动幅频特性

图 7 有无侧隙工作辊水平振动

振动和垂直振动的幅频特性。对比垂直振动，侧隙

对水平振动影响明显；在第一共振区，工作辊水平振

动幅值和垂直振动幅值都有明显的减小，其中水平

振动“跳跃”现象消失，系统由原先的不稳定状态变

为稳定状态；水平振动第2共振区右移，幅值明显下

降，垂直振动第二和第三共振区无明显变化。对比

前3种抑振方法，消除侧隙的抑振效果较好。

图 8 有无侧隙工作辊垂直振动

3 结 语

（1）基于稳态轧制变形区力的平衡关系，将水

平轧制力与垂直轧制力联系起来。考虑实际轧制过

程中入口轧件厚度的变化、轧机振动造成的轧制速

度变化和轧件出口厚度变化，进行了动态轧制力建

模。在此基础上，联合轧机水平-垂直振动模型建立

轧机分段非线性振动方程，通过平均法求解，得到轧

机水平振动和垂直振动的幅频特性，与实测频率对

比后发现吻合良好。

（2）轧机水平-垂直振动有 2个共振区；轧机水

平振动比垂直振动剧烈；减小入口轧件厚度变化量

可减弱轧机水平-垂直振动；减小辊系与机架的摩擦

系数可减小轧机垂直振动在第一共振区的幅值；当

水平振动滞后垂直振动45°时，可以减弱轧机在第一

共振区的垂直振动。

（3）消除侧隙后，轧机水平振动的第二、第三共

振区和垂直振动的第一共振区幅值明显减小，并且

水平振动第一共振区“跳跃”现象消失，系统变为稳

定状态。由此对比本文 4种抑振方法，消除侧隙的

效果最好。
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