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摘要  轧机振动是钢铁生产企业普遍存在的共性问题，且轧制速度越高，发生振动的概率越大。十八辊轧机工作辊

处于游动状态，其振动控制难度显著增加。以十八辊轧机为研究对象，首先，建立辊缝动态轧制力和辊系动力学的

耦合振动模型，其中辊系动力学模型包括垂直方向和水平方向；其次，通过对比分析轧制力的计算值与实际值，以及

结构固有频率的计算值与实际值，验证所建立耦合振动模型的有效性；最后，分析轧制速度、摩擦因数、压下率、纵向

刚度和水平刚度对十八辊轧机固有频率和稳定性的影响，为十八辊轧机的振动控制提供理论指导。结果表明：当十

八辊轧机振动频率较低（小于 500 Hz）时，应优先考虑轧制工艺和纵向刚度的影响；当振动频率较高（大于 500 Hz）
时，则应优先考虑水平刚度的问题。
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1 问题的引出

十八辊轧机主要用于生产屈服强度达到或超过

590 MPa 的高强钢。为降低轧制负荷，该轧机采用

小辊径工作辊，且工作辊未配置轴承座，处于游动状

态。由于工作辊直径减小，其横向刚度显著降低；同

时，为实现工作辊水平方向的定位，需增设侧支撑结

构，这使得十八辊轧机相较于六辊轧机结构更为复

杂。侧支撑结构由侧支撑辊及两组背衬轴承组成，

十八辊轧机辊系排布如图 1 所示。

振动导致的十八辊轧机振纹如图 2 所示，如带

钢表面振纹及侧支撑辊表面振纹，将导致产品质量

降低、轧辊磨削量增加。轧机振动是钢铁生产中普

遍 存 在 的 问 题 ，该 类 振 动 被 业 界 称 为“ 幽 灵 振

动”［1⁃2］。通常情况下，生产所用带钢厚度越薄、屈

服 强 度 越 大 、轧 制 速 度 越 高 ，越 容 易 发 生 轧 机

振动［3］。

Tlusty 等［4］提出因张力波动产生的轧制力波动

与相对厚度波动存在 90°的相位超前，从而产生负阻

尼，为自激振动提供能量。Hu 等［5］建立了三倍频程

振动的耦合振动模型，并研究了系统稳定性。文献

［6⁃7］针对冷连轧机垂直振动建立了轧制过程和轧

机结构的耦合振动模型，研究了轧制过程参数对轧

机振动的影响。Gao 等［8］建立了轧制过程、轧机结

构和自动增益控制的耦合振动模型，并研究了模型

图 1　十八辊轧机辊系布局图

Fig.1　Layout diagram of eighteen⁃high rolling mill roll system

图 2 振动导致的十八辊轧机振纹

Fig.2　Vibration⁃induced marks on eighteen⁃high rolling mill
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参数对系统稳定性和临界速度的影响。Fujita 等［9］

提出了轧机智能润滑系统，优化了多机架摩擦因数，

从而预防冷连轧机高速轧制时的自激振动。Hou
等［10］建立了考虑轴承失效的三自由度垂直振动模

型，研究了轴承滚动体数量和接触角轧机振动的影

响。唐华平等［11］建立了单机架平整机轧辊水平振动

的非线性动力学方程，分析了黏滑共存摩擦转变为

全滑动摩擦对轧辊水平振动的影响。黄金磊等［12］

针对热连轧机建立了十一自由度耦合振动模型，分

析了各阶模态对惯性参数和弹性参数的灵敏度。

Cui 等［13］考虑轧机牌坊的非线性间隙，结合动态轧

制力模型，研究了系统的自激振动和强迫振动的振

动特性。Wu 等［14］建立了森吉米尔二十辊冷轧机的

轧制力动态模型，分析了轧制速度和轧制力对振动

特性的影响。王桥医等［15］以四辊铝带冷轧机系统六

自由度动力学模型为基础，对轧机固有特性、主振型

及主振型的灵敏度进行了仿真分析。上述研究主要

针对四辊轧机和六辊轧机开展动力学特性、轧制过

程对自激振动的影响、间隙非线性对轧机振动的影

响和机⁃电⁃液⁃界耦合振动等方面的研究，而关于十

八辊轧机振动问题的研究较少。

综上，本研究以十八辊轧机为研究对象，建立辊

缝动态轧制力和辊系动力学的耦合振动模型，并通

过对比计算轧制力和实际轧制力，以及计算结构固

有频率和测试结构固有频率，验证模型的有效性，分

析轧制工艺参数和轧机刚度对十八辊轧机固有频率

和稳定性的影响。

2 十八辊轧机耦合振动模型构建

在轧制过程中，轧制界面特性和辊系相互作用，

耦合为一个整体，辊缝动态轧制力和辊系动力学耦

合振动模型如图 3 所示［16］。轧制界面通过动态轧制

力和带钢速度变化影响轧机结构，辊系通过工作辊

振动位移、工作辊振动速度和带钢张力变化影响轧

制界面。

2.1　辊系动力学模型　

为简化模型，假定辊系上半部分和下半部分对

称。此外，十八辊轧机为中间辊驱动，轧制过程中，

工作辊会被滚动摩擦力推向入口侧，建模过程中只

考虑入口侧侧支撑的作用。在正常运行情况下，侧

向力远小于垂向力。为简化计算，将侧支撑系统中

的滚动摩擦忽略不计，因此侧支撑辊和工作辊之间

的接触力沿辊子中心连线方向。则十八辊轧机的结

构动力学模型可简化成图 4 所示的示意图。

图 4 中：k fb2 为支撑辊与牌坊之间水平方向的等

效刚度；c fb2 为支撑辊与牌坊之间水平方向的等效阻

尼；k fb1 为支撑辊与牌坊之间垂直方向的等效刚度；

c fb1 为支撑辊与牌坊之间垂直方向的等效阻尼；kbi 为

支撑辊和中间辊之间的等效刚度；cbi 为支撑辊和中

间辊之间的等效阻尼；k fi 为中间辊和牌坊之间的水

平方向等效刚度；c fi 为中间辊和牌坊之间的水平方

向等效阻尼；kwi 为工作辊和中间辊之间的等效刚

度；cwi 为工作辊和中间辊之间的等效阻尼；kws 为工

作辊和侧支撑辊之间的等效刚度；cws 为工作辊和侧

支撑辊之间的等效阻尼；k fs 为侧支撑辊和牌坊之间

的等效刚度；c fs 为侧支撑辊和牌坊之间的等效阻尼；

m b 为支撑辊等效质量；m i 为中间辊等效质量；mw 为

工作辊等效质量；m s 为侧支撑辊等效质量；T 0 为入

口张力；T 1 为出口张力；F为带钢和工作辊之间的作

用力；α为支撑辊和中间辊之间的作用力与垂直方

向的夹角；β为中间辊和工作辊之间的作用力与垂

直方向的夹角；γ为带钢和工作辊之间的作用力与

垂直方向的夹角；θ为侧支撑辊和工作辊之间的作

用力和水平方向的夹角；ω为侧支撑辊的安装方向

图 3　辊缝动态轧制力和辊系动力学耦合振动模型

Fig.3　Coupling vibration model of roll gap dynamic rolling 
force and roll system kinetics

图 4　十八辊辊系动力学模型示意图

Fig.4　Roll system kinetics diagram of eighteen⁃high rolling mill
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和水平方向的夹角。

由图 4 中的几何关系得

RB sin α= ρB + kg cos α （1）

α= ρB + kg

RB
（2）

其中：RB 为支撑辊半径；ρB 为作用力支撑辊辊径的

摩擦圆半径；kg 为滚动摩擦产生的作用点偏移量，一

般取值为 0.1~0.3 mm。

ρB = μBR′B （3）
其中：R′B 为支撑辊辊径的半径；μB 为支撑辊轴承摩

擦因数。

由图 4 的几何关系和工作辊力矩平衡可得

β= m c

Rw + R I
+ a+ kg

Rw
（4）

其中：a为作用力 F对工作辊的力臂；m c 为工作辊相

对于中间辊的偏移距；Rw 为工作辊半径；R I 为中间

辊半径。

当 T 1 > T 0 时，有

a= Rw sin ( t f
Δh
Rw

- γ ) （5）

其中：t f 为力臂系数，一般取值为 0.2；Δh为绝对压下

量；γ= T 1 - T 0

2F ，为作用力 P与垂直方向的夹角。

由图 4 几何关系可得

θ= -arcsin é
ë
êêêê
Rw + R I - h s

Rw + R s
cos (-ω )ù

û
úúúú+ ω （6）

其中：h1 为出口带钢厚度；ω= 25°，为侧支撑与水平

方向的夹角；h s 为侧支撑中心线与轧机中心线的交

点 到 轧 制 线 的 距 离 ；h0 = 30 mm；R s 为 侧 支 撑 辊

半径。

考虑辊系的垂直振动和水平振动，辊系的动力

学方程为

m b ẍ b + c fb2 ẋ b + k fb2 x b +( kbi ( x b - x i )+
           cbi ( ẋ b - ẋ i ) ) sin2α+( kbi ( yb - y i )+
           cbi ( ẏb - ẏ i ) ) sinαcosα= 0 （7）
m b ÿb + c fb2 ẏb + k fb2 yb +( kbi ( yb - y i )+
           cbi ( ẏb - ẏ i ) ) cos2α+( kbi ( x b - x i )+
           cbi ( ẋ b - ẋ i ) ) sinα cos α= 0 （8）
m i ẍ i + c fi ẋ i + k fi x i +( kbi ( x i - xb )+
           cbi ( ẋ i - ẋb ) ) sin2α+( kbi ( y i - yb )+
           cbi ( ẏ i - ẏb ) ) sinαcosα+( kwi ( x i - xw )+
           cwi ( ẋ i - ẋw ) ) sin2 β+( kwi ( y i - yw )+
           cwi ( ẏ i - ẏw ) ) sinβcosβ= 0 （9）

m i ÿ i +( kbi ( x i - xb )+ cbi ( ẋ i - ẋb ) ) sinαcosα+
           ( kbi ( y i - yb )+ cbi ( ẏ i - ẏb ) ) cos2α+
           ( kwi ( y i - yw )+ cwi ( ẏ i - ẏw ) ) cos2 β+
           ( kwi ( x i - xw )+ cwi ( ẋ i - ẋw ) ) sinβcosβ= 0（10）
mw ẍw +( kwi ( xw -x i )+ cwi ( ẋw - ẋ i ) ) sin2 β+
           ( kwi ( yw - y i )+ cwi ( ẏw - ẏ i ) ) sinβcosβ+
           ( kws ( xw -x s )+ cwi ( ẋw - ẋ s ) ) sin2θ+
           ( kws ( yw - y s )+ cws ( ẏw - ẏ s ) ) sinθcosθ= dfx（11）
mw ÿw +( kwi ( xw - x i )+ cwi ( ẋw - ẋ i ) ) sinβ cos β+
           ( kwi ( yw - y i )+ cwi ( ẏw - ẏ i ) ) cos2 β+
           ( kws ( xw - x s )+ cwi ( ẋw - ẋ s ) ) sinθcosθ+
           ( kws ( yw - y s )+ cws ( ẏw - ẏ s ) ) sin2θ= dfy （12）
mw ẍ s +( kws ( x s - xw )+ cws ( ẋ s - ẋw ) ) cos2θ+
           ( kws ( y s - yw )+ cws ( ẏ s - ẏw ) ) sinθcosθ+
           ( k fs x s + cfs ẋ s ) cos2ω+
           ( k fs y s + c fs ẏ s ) sinωcosω= 0 （13）
mw ÿ s +( kws ( x s - xw )+ cws ( ẋ s - ẋw ) ) sinθcosθ+
           ( kws ( y s - yw )+ cws ( ẏ s - ẏw ) ) sin2θ+
           ( k fs x s + cfs ẋ s ) sinωcosω+
           ( k fs y s + c fs ẏ s ) sin2ω= 0 （14）
其中：xw 和 yw 分别为工作辊水平方向和垂直方向的

位移；x i 和 y i 分别为中间辊水平方向和垂直方向的

位移；xb 和 yb 分别为支撑辊水平方向和垂直方向的

位移；x s 和 y s 分别为侧支撑辊水平方向和垂直方向

的位移。

式（7）~（14）可以写为矩阵形式，即

MẌ+ CẊ+ KX= F （15）
其中：X=[ xw，yw，x i，y i，xb，yb，x s，y s ]T；M为系统的

质量矩阵；C为系统的阻尼矩阵；K为系统的刚度矩

阵；F为系统的外力矩阵。

2.2　辊缝动态轧制力模型　

考虑振动因素的辊缝几何关系如图 5 所示。其

中：σe为 轧件入口张应力；σD为 轧件出口张应力；

v e为 轧件的入口速度；v r为 轧辊的线速度；vD为 轧

件的出口速度；h e为 入口轧件厚度；hn为 中性点处

轧件厚度；hD为 出口轧件厚度；h c为 轧件出口处的

辊缝高度；x c为 辊缝出口位置；xD为 轧件出口位

置；ϕ为 轧制区接触弧上任意一点与轧辊中心的连

线和 y轴的夹角。

假定接触弧线为抛物线，则接触弧线上的带钢

厚度为
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h= h e + ( )x- x c
2

R
（16）

在考虑振动因素下，秒流量方程被修正为

vh= v eh e + ( x- x e ) ḣ c + ( h e - h ) ẋ c （17）
轧件出口速度 vD 为

vD =

v eh e + ( )xD - x e ḣ c + ( )h e - h c - ( )xD - x c
2

R
ẋ c

h c + ( )xD - x c
2

R
（18）

根据式（16），得到轧件的入口位置 x e 为

x e = x c + R ( )h e - h c （19）
由图 5 几何关系可得

tan ϕD = ḣ c

2 ( )vD + ẋ c
≈ xD - x c

R
= sin ϕD （20）

合并式（20）与式（18），并忽略二阶小量，得到

动态出口位置为

xD = x c + Rh c ḣ c

2 ( )v eh e - ( )x e - x c ḣ c + h e ẋ c

（21）

变形区内应力状态满足卡尔曼方程，即

( σx + p ) dh
dx + h

dσx
dx ∓ 2τ s = 0 （22）

其中：∓表示摩擦力方向，-表示后滑区，+表示前滑区。

在均匀变形下，屈服条件为

σxx + p= 2k （23）
轧辊和带钢之间的切应力为

τ s = mk （24）
将式（23）、式（24）代入式（22），得

dσx
dx = 2k

h ( ∓ m- 2( )x- x c

R ) （25）

对式（25）进行积分可得出口张应力为

σD = σe +∫
xe

xD 2k
h ( ∓ m- 2( )x- x c

R ) dx （26）

从出口位置和入口位置分别向中性点积分，由

力学平衡条件可得中性点位置为

xn = x c +

Rh c tan

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú

úúú
ú

ú

ú

ú

ú1
2 arctan ( )x e - x c

Rh c

+ 1
2 arctan ( )xD - x c

Rh c

+

h c

2m R ( )ln hD

h e
- σD - σe

2k

（27）
将式（23）代入式（25），可得

p ( x ) = 2k-
é

ë

ê
êê
ê
ê
êσe +∫

xe

x 2k
h ( )∓m- 2( )x- x c

R
dx
ù

û

ú
úú
ú

（28）
在接触弧长范围内对式（28）进行积分，可得轧

制力在水平方向和垂直方向的分量分别为

fx = σe

2 ( h e - hD ) - khD ln h e

hD
- mkhD

R
h c

×

          
é

ë

ê
ê
êê
ê
ê
2 arctan ( xn - x c

Rh c
)- arctan ( x e - x c

Rh c
)-

          arctan ( xD - x c

Rh c
) ùûúúúúúú （29）

fy = ( 2k+ σe ) ( hD - h e ) + 4k Rh c

          
é

ë

ê
ê
êê
ê
ê
arctan ( x e - x c

Rh c
)- arctan ( xD - x c

Rh c
) ùûúúúúúú+

          2mk R
h c

( hD - h c )
é

ë

ê
ê
êê
ê
ê
2 arctan ( xn - x c

Rh c
)-

          arctan ( x e - x c

Rh c
)- arctan ( xD - x c

Rh c
) ùûúúúúúú（30）

最后，分别对入口速度、出口速度、轧制力水平

分量和轧制力垂直分量分别进行全微分，得到动态

轧制过程模型为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

dfy = f1 dh c + f2 dḣ c + f3 dσe + f4 dσD +
           f5 dh e + f6 dv r + f7 dx c + f8 dẋ c

dfx = H 1 dh c + H 2 dḣ c + H 3 dσe +
           H 4 dσD + H 5 dh e + H 6 dv r + H 7 dx c +
           H 8 dẋ c dv e = p1 dh c + p2 dḣ c + p3 dσe +
           p4 dσD + p5 dh e + p6 dv r + p7 dx c + p8 dẋ c

dvD = q1 dh c + q2 dḣ c + q3 dσe +
           q4 dσD + q5 dh e + q6 dv r + q7 dx c + q8 dẋ c

（31）

图 5　辊缝几何关系

Fig.5　The roll gap geometry
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2.3　耦合振动模型　

轧制过程中产生的动态轧制力作用在工作辊上

使其发生振动，工作辊振动产生的位移和速度又反

过来作用在带钢上。因此，带钢和轧机结构之间存

在耦合现象。工作辊的振动和动态辊缝之间的耦合

关系可表述为

ì
í
îïï

yw = 2dh c

ẏw = 2dḣ c
（32）

此外，入口张力与入口速度之间，以及出口张力

与出口速度之间的关系的关系可表述为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

dT 1 = E
L

dv e

dT 2 = E
L

dvD

（33）

其中：E为带钢的杨氏模量；L为入口位置和出口位

置的带钢长度。

最终，由式（15）、（31）、（32）和（33）共同组合成

耦合振动模型。

3 耦合振动模型有效性验证

为验证耦合振动模型的有效性，通过对比轧制

力实际值和计算值的差异，验证辊缝动力学模型有

效性；通过对比固有频率测试值和计算值的差异，验

证辊系动力学模型有效性。

3.1　辊系动力学模型有效性验证　

辊系动力学模型参数如表 1 所示。采用四阶定

步长 Runge⁃kutta 算法，计算模型的 8 阶固有频率，

辊系固有频率计算结果如表 2 所示。

为获取辊系的实际固有频率，将穿带时带钢对

辊系的冲击作为试验模态测试中的锤击效应，振动

速度传感器安装于中间辊轴承座并采集实时振动信

号。穿带过程中间辊轴承座振动信号如图 6 所示。

从图 6 可见，主要振动频率为 465、714、1 138 和

2 117 Hz。计算频率和实测频率对比如图 7 所示，

465 Hz 与第 4 阶固有频率 460 Hz 接近，误差为 1%；

714 Hz 与 第 6 阶 固 有 频 率 687 Hz 接 近 ，误 差 为

3.9%；1 138 Hz 与第 7 阶固有频率 1 010 Hz 接近，误

图 7　计算频率和实测频率对比

Fig.7　Comparison between calculation frequency and test fre⁃
quency

表 1　辊系动力学模型参数

Tab.1　Parameters of roll system kinetics model

参数

阻尼 c fb1/（N·s·m-1）

阻尼 c fb2/（N·s·m-1）

阻尼 cbi/（N·s·m-1）

阻尼 c fi/（N·s·m-1）

阻尼 cwi/（N·s·m-1）

阻尼 cws/（N·s·m-1）

阻尼 c fs/（N·s·m-1）

质量mw /kg
质量m i /kg
质量m b /kg
质量m s /kg

数值

4.7 × 105

7 × 105

8 × 104

7.6 × 104

1.4 × 105

2.7 × 105

9 × 104

3 200
15 000
38 000
3 000

参数

刚度k fb1/（N·m-1）

刚度 k fb2/（N·m-1）

刚度kbi/（N·m-1）

刚度k fi/（N·m-1）

刚度 kwi/（N·m-1）

刚度 kws/（N·m-1）

刚度 k fs/（N·m-1）

辊径Rw /mm
辊径 R i /mm
辊径R b /mm
辊径 R s /mm

数值

7 × 1011

6 × 1011

8 × 109

6 × 1011

2 × 1010

2.5 × 1010

5 × 1011

80
180
550
75

表 2　辊系固有频率计算结果

Tab.2　Calculation results of roll system natural fre⁃
quency

阶数

1
2
3
4

固有频率/Hz
0.38
104
414
460

阶数

5
6
7
8

固有频率/Hz
632
687

1 010
2 110

图 6　穿带过程中间辊轴承座振动信号

Fig.6　Intermediate roll bearing seat vibration signals during 
threading
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差为 12.7%；2 117 Hz 与第 8 阶固有频率 2 110 Hz 接
近，误差为 0.3%。由辊系冲击响应测试结果可知，

实测固有频率与模型计算固有频率的相对误差均控

制在 15% 以内，所建立的辊系结构动力学模型误差

处于合理范围，表明模型具备良好的准确性。需说

明的是，辊系穿带冲击响应无法激发出全部固有频

率，因此仿真求解得到的各阶固有频率不会全部体

现在实测冲击响应频谱中。

3.2　辊缝动力学模型有效性验证　

将 2 种钢种（SAE1065 和 780DP）在不同压下率

的轧制力与实测轧制力进行对比，以验证辊缝动力

学模型的有效性。通过安装在下支撑辊下方的压力

传感器获取实测轧制力。

不 同 钢 种 轧 制 工 艺 参 数 如 表 3 所 示 。 钢 种

SAE1065 压下率为 27.9% 时的计算轧制力与实测

轧制力分别为 8 750、9 563 kN，误差为 8.5%。钢种

SAE1065 压下率为 23.7% 时的计算轧制力与实测

轧制力分别为 7 090、7 856 kN，误差为 9.7%。钢种

780DP 压下率为 21.6% 时的计算轧制力与实测轧

制力分别为 7 264、8 470 kN，误差为 14.2%。3 种钢

种的计算轧制力和实测轧制力误差均小于 15%，验

证了辊缝动力学模型的有效性。

4 十八辊轧机耦合振动动力学特性

4.1　辊缝动力学和辊系动力学的耦合效应　

辊缝动力学模型和辊系动力学模型的耦合势必

会改变辊系动力学模型原有的动态特性。通过对比

分析耦合系统与辊系系统固有频率之间的差异，研

究辊缝动力学和辊系动力学模型的耦合效应。耦合

模型轧制工艺参数设定如表 4 所示。

上文中计算得到辊系系统的固有频率见表 2。
耦合模型固有频率如表 5 所示。对比表 2 和表 5 可

见，2 个系统的固有频率阶数不同，辊系系统为 8 阶，

耦合系统为 10 阶。这是由于出口速度和出口张力

之间、入口速度和入口张力之间均存在积分关系，导

致耦合系统比辊系系统高出 2 阶。此外，辊系系统

与耦合系统的最高四阶固有频率基本保持一致，而

低阶固有频率则发生显著变化，这表明轧制过程对

系统动力学特性的影响主要集中在低阶频段。

为方便表述，后续耦合振动模型固有频率的阶

次均以表 5 为准。

4.2　系统参数对稳定性的影响　

对轧机振动影响最为突出的系统参数主要包括

轧制工艺参数（轧制速度、摩擦因数和相对压下率

等）和结构参数（纵向刚度 k fb1、kbi 和 kwi，以及水平刚

度 k fb2、k fi、kws 和 k fs）。为此，通过分析系统极点和系

统固有频率的变化，分别研究轧制速度、摩擦因数、

压下率、纵向刚度和水平刚度对轧机振动的影响。

4.2.1　轧制速度　

对冷轧生产情况而言，轧制速度越大，轧机越容

易发生振动。当轧制速度从 9 m/s 提高至 15 m/s
时，系统极点实部和固有频率随轧制速度的变化如

图 8 所示。由于不同极点和不同频率之间相差较

大，为在图中更清楚地表示出不同极点和不同频率

之间的差异，通过 ln（-x）的数学变换表示稳定极点

实部（即没有穿越零值的极点实部），采用原值表示不

稳定极点（即穿越零值的极点实部），系统固有频率则

用 ln（x）的数学变换表示。

表 4　耦合模型轧制工艺参数设定

Tab.4　Rolling process parameters of coupling model

参数

数值

屈服强

度/MPa
780

前张

力/kN
97

后张

力/kN
127

入口厚

度/mm
0.7

出口厚

度/mm
0.5

轧制速度/
（m·s-1）

13

表 5　耦合模型固有频率

Tab.5　Natural frequency of coupling model

阶数

1
2
3
4
5

固有频率/Hz
2.0

11.7
121.3
133.8
432.4

阶数

6
7
8
9

10

固有频率/Hz
457.5
632.4
687.1

1 006.6
2 102.1

表 3　不同钢种轧制工艺参数

Tab.3　Rolling process parameters of different 
grade steel

参数

压下率/%
前张应力/MPa
后张应力/MPa
入口厚度/mm
出口厚度/mm
轧制速度/（m·s-1）

计算轧制力/kN
实际轧制力/kN
误差/%

钢种

SAE1065
27.9
84

139
1.173
0.846

12
8 750
9 563

8.5

SAE1065
23.7
89

154
0.846
0.645

13
7 090
7 856

9.7

780DP
21.6
85

139
1.635
1.281

13
7 264
8 470
14.2
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从图 8（a）可见，在轧制速度变化过程中，第 1~
3 阶和第 5~10 阶对应的极点实部始终小于 0，未因

轧制速度升高而失稳；第 4 阶对应的极点实部随着

轧制速度增大而增大，当轧制速度增大至 13.4 m/s
时，其实部大于 0，导致系统不稳定。从图 8（b）可

见，受轧制速度影响最大的固有频率是第 2 阶和第 5
阶，二者均随轧制速度增大而逐渐升高。由图 8 可

知，轧制速度增大会导致第 4 阶固有频率失稳。因

此，当轧制速度达到 13.4 m/s后，系统将出现频率约

为 140 Hz 的振动。同时，由于第 4、第 5 阶固有频率

接近，整个系统可能出现拍振现象。

4.2.2　辊缝摩擦因子　

辊缝摩擦因子从 0.05递增至 0.1时，系统极点实

部和固有频率随摩擦因子的变化如图 9 所示。由

图 9（a）可知，在摩擦因子变化过程中，第 1~3阶和第

5~10 阶对应的极点实部始终小于 0，未因摩擦因子

的增大而失稳；第 4阶对应的极点实部随摩擦因子的

增大而逐渐减小；当摩擦因子小于 0.068 时，该阶极

点实部大于 0，系统处于不稳定状态。从图 9（b）可

见，受摩擦因子影响最大的固有频率为第 2、3 和 4
阶。其中，随着摩擦因子的增大，第 3 阶固有频率逐

渐减小，而第 2阶和第 4阶固有频率则逐渐增大。

4.2.3　相对压下率　

相对压下率从 16.7% 递增至 37.5% 时，系统极

点实部和固有频率随相对压下率的变化如图 10 所

示。从图 10（a）可知，在相对压下率变化过程中，第

1~3 阶和第 5~10 阶对应的极点实部始终小于 0，未
因相对压下率的增大而失稳。第 4 阶对应的极点实

部随相对压下率的增大而逐渐增加；当相对压下率

大于 30% 时，该阶极点实部大于 0，系统失稳。此

外，当相对压下率超过 23%，对第 4 阶极点的稳定性

影响明显增强。从图 10（b）可见，受相对压下率影

响最大的固有频率为第 2、3、4 和 5 阶。其中，随着

相对压下率的增大，第 3 阶固有频率逐渐增大，而第

2、4 和 5 阶固有频率则逐渐减小。

4.2.4　纵向刚度　

分别研究纵向刚度 k fb1、kbi 和 kwi 对系统稳定性

和固有频率的影响。系统极点实部和固有频率随纵

向刚度的变化如图 11 所示，为清晰展示变化规律，

k fb1 的横坐标采用 ln（x）的数学变换。

由图 11（a）、（b）可知，随着纵向刚度 k fb1的增大，第

4阶极点实部从正值减小为负值，即耦合系统从不稳定

变为稳定，但第4阶固有频率基本不变；第8阶固有频率

图 8　系统极点实部和固有频率随轧制速度的变化

Fig.8　Pole real part and natural frequency change with roll⁃
ing speed

图 9　系统极点实部和固有频率随摩擦因子的变化

Fig.9　Pole real part and natural frequency change with fric⁃
tion factor

图 10　系统极点实部和固有频率随相对压下率的变化

Fig.10　Pole real part and natural frequency change with rela⁃
tive reduction
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逐渐升高，其极点实部略微增大。由图11（c）、（d）可知，

随着纵向刚度 kbi 的增大，第 4阶极点实部由正值减小

为负值，第 4 阶固有频率逐渐升高；第 1 阶极点实部

逐渐减小，第 1 阶固有频率逐渐升高；第 3 阶极点实

部与固有频率均逐渐升高。由图 11（e）、（f）可知，随

着纵向刚度 kwi 的增大，第 4 阶极点实部由正值减小

为负值，系统趋于稳定，其固有频率基本不变；第 1阶

极点实部逐渐减小，第 1 阶固有频率逐渐增大；第 3
阶极点实部逐渐增大，第 3阶固有频率逐渐减小；第 5
阶极点实部逐渐减小，第 5阶固有频率逐渐增大。由

以上分析可知，纵向刚度主要作用于耦合系统的低

阶模态，并且通过第 4阶模态影响系统稳定性。纵向

刚度越低，耦合系统越容易失稳。因此，采用更大直

径的支撑辊、减小主液压缸的伸出量或提高轧辊硬

度，均可有效提高系统稳定性。

4.2.5　水平刚度　

分别研究水平刚度 k fb2、k fi、kws 和 k fs 对系统稳定

性和固有频率的影响。系统极点实部和固有频率随

水平刚度的变化如图 12 所示。

由图 12（a）、（b）可知，随着水平刚度 k fb2 的增大，

系统极点基本不变，仅第 7 阶固有频率逐渐变大。

由图 12（c）、（d）可知，随着水平刚度 k fi 的增大，系统

极点基本不变，仅第 9 阶固有频率逐渐变大。由

图 12（e）、（f）可知，随着水平刚度 kws 的增大，仅第 5
阶和第 6 阶系统极点发生微弱变化，其中第 6 阶固有

频率逐渐升高。由图 12（g）、（h）可知，随着水平刚

度 k fs 的增大，仅第 5 阶和第 6 阶系统极点发生略微

的变化，第 10 阶固有频率逐渐变大。由以上分析可

知，水平刚度主要影响系统的高阶固有频率，而对极

点位置影响较小。

综上所述，当十八辊轧机振动频率较低（小于

500 Hz）时，应优先考虑轧制工艺和纵向刚度的原

因；当十八辊轧机振动频率较高（大于 500 Hz）时，

则应优先考虑水平刚度的问题。

5 结  论

1） 联合辊缝动态轧制力模型和辊系动力学模

型，建立了十八辊轧机耦合振动模型，通过稳态轧制

力和固有频率验证了耦合振动模型的有效性，研究

了十八辊轧机耦合振动的动力学特性。

2） 辊系系统和耦合系统最高的 4 阶固有频率

基本不变，而低阶固有频率发生明显变化，说明轧制

过程主要影响系统的低阶动力学特性。

图 11　系统极点实部和固有频率随纵向刚度的变化

Fig.11　Pole real part and natural frequency change with verti⁃
cal stiffness

图 12 系统极点实部和固有频率随水平刚度的变化

Fig.12　Pole real part and natural frequency change with hori⁃
zontal stiffness
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3） 轧制速度、摩擦因子和相对压下率主要通过

第 4 阶固有频率影响系统稳定性。轧制速度越大，

第 4 阶固有频率越大；摩擦因子越大，第 4 阶固有频

率越大；相对压下率越高，第 4 阶固有频率越小。

4） 纵向刚度主要作用于耦合系统的低阶模态，

并通过第 4 阶模态影响系统稳定性；纵向刚度越低，

耦合系统越易失稳。水平刚度主要影响系统的高阶

固有频率，对极点位置影响较小。

5） 当十八辊轧机振动频率较低（小于 500 Hz）
时，应优先考虑轧制工艺和纵向刚度的影响；当振动

频率较高（大于 500 Hz）时，则应优先考虑水平刚度

的问题。
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