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截割滚筒的非线性振动参数研究
*

杨琳琳，张 闯
( 三一重型装备有限公司，辽宁 沈阳 110027)

摘 要:基于非线性振动理论，考虑了滚筒截割过程的非线性刚度和阻尼因素，建立了滚筒的非线性振动模型，分析

了滚筒的物理和结构参数对其振动特性的影响。结果表明:有效地控制结构刚度和阻尼等参数，可以减少滚
筒的振动，保证采煤机良好的工作性能和稳定性。
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Analysis on nonlinear vibration of shearer spiral drum
Yang lin－lin，Zhang chuang

( Sany heavy equipment Co．，Ltd，Shenyang Liaoning 110027，China)
Abstract: On the basis of the theory of nonlinear vibration，a model of nonlinear system for shearer spiral drum is established
by considering the stiffness and damping． The effect of physical and structural parameters of spiral drum vibration is emphati-
cally analyzed． The result shows that effectively control the stiffness and damping can reduce the vibration of the spiral drum to
ensure the shearer good performance and stability．
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1 引 言
截割滚筒是采煤机最重要部件之一，滚筒的工作

环境恶劣复杂，煤岩的性质引起外界载荷变化不确

定，产生了振动现象。滚筒的振动使截割工况恶化，
破坏截割性能，导致截齿损坏和截割传动失效［1］，严

重影响采煤机的稳定性和安全性。文献［2］建立了
采煤机振动的简化力学模型，并对其中的基本参数进

行了分析。文献［3］模拟了各种工况下的质量等因
素对采煤机振动的影响曲线。以上研究从不同角度
分析了其振动机理，但是没有考虑滚筒振动的非线性

问题。笔者建立了滚筒非线性振动的数学模型，并针
对影响振动的主要结构参数进行了研究。
2 非线性振动模型
2． 1 滚筒的外界载荷
采煤机工作时，螺旋滚筒上的载荷是时刻变化

的，但这些变化可看作存在一定的周期性［4］。故用
简谐力来模拟滚筒受到的外力。即水平和垂直方向
上的激励分别为:

Fx = Facosω0 t ( 1)
Fy = Fbcosω0 t ( 2)

式中: Fa 是滚筒水平方向受到的外力; Fb 是滚筒垂

直方向受到的外力。
2． 2 滚筒的偏心质量
由于滚筒在设计、制造和安装过程中存在误差，

加上叶片和截齿在圆周上分布不均匀，使滚筒存在偏

心质量，在旋转过程中产生离心力，即水平和垂直方

向上的离心力分别为:

Fex = meω2cosωt ( 3)
Fey = meω2 sinωt ( 4)

式中:m是偏心质量; e是偏心距; ω是滚筒旋转角速度。
2． 3 垂直方向的振动模型
如图 1 所示，滚筒在垂直方向上受到时变的激励

Fy 和自身重力 Mg，根据拉格朗日定理其动力微分方
程为:

My·· + cy· + ky = Fbcosω0 t + meω2 sinωt + Mg ( 5)
式中: M是滚筒质量; k是接触刚度; c是接触阻尼。

图 1 垂直方向简化 图 2 水平方向简化
振动模型 振动模型

2． 4 水平方向的振动模型
滚筒在水平方向上作业时，其接触刚度和阻尼随

煤岩时刻变化。此系统的非线性刚度项和阻尼项采
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用 duffing振子形式( k + k0x
2 ) 和 van der pol 组合形

式( －c+c0x
2 ) 分别定义，简化模型由图 2 给出。其振

动微分方程为:

Mx·· － cx· + c0x
2x
·
+ kx + k0x

3

= Facos ω0 t + meω2cosωt
( 6)

2． 5 非线性振动方程组
滚筒两自由度的振动方程为:

Mx·· － cx· + c0x
2x· + kx + k0x

3

= Facosω0 t + meω2cosωt

My·· + cy
·
+ ky

= Fbcos ω0 t + meω2 sinωt + Mg


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
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( 7)

为下一步研究，将式( 7) 无量纲化，设:
τ = ωt，γ = ω0 /ω，x

～ = x /δ，y～ = y /δ，

x
～·

= dx～ /dτ，y
～·

= dy～ /dτ，x
～··

= d2 x～ /dτ，y
～··

= d2 y～ /dτ
H = c /Mω，N = c0δ

2 /Mω，Q = k0δ
2 /Mω2

R = 1 /Mδω2，P = k /Mω2，D = me /Mδ
故将式化为:

x
～··

－ Hx
～·

+ Nx
～
2 x
～·

+ Px
～
+ Qx

～
3

= FaRcosγτ + Dcosτ

y
～··

+ Hy
～·

+ Py
～
= FbRcosγτ + Dsinτ
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
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( 8)

3 实例与分析
某型号 MG300 － WD 采煤机，设计生产能力

1200t /h，滚筒质量 3t，滚筒水平中心距 12000mm，滚
筒截深 800mm，滚筒直径 1800mm，滚筒转速 0 ～
45r /min，偏心质量 30kg，偏心距离 50mm，滚筒水平
方向受到阻力 600kN，垂直方向受到阻力 150kN，摇
臂接触刚度 160kN /m，接触阻尼 700N /ms 将以上参
数代式( 8 ) ，由于方程的非线性，采用 Runge－Kutta－
Felhberg算法对其求解。
图 3 是转速 36r /min 时的相图和 Poincare 截面

图。从图中可以看出在 36r /min 时振动剧烈，系统失
稳进入混沌状态。
图 4 是滚筒振动随摇臂刚度变化的关系图，可以

看出刚度在 50kN /m 到 200kN /m 阶段，振动速度下
降并趋于变化平稳，当刚度超过 200kN /m后，转速减
小的速率加快，在 260kN /m左右达到最低，之后随刚
度的增加，振动速度开始增大。
图 5 是滚筒振动随摇臂阻尼变化的关系图，可以

看出阻尼在 100N /ms 到 120N /ms 阶段，振动速度随
阻尼的增加而减小; 在 120 ～ 180N /ms 阶段，振动速
度随阻尼的增加而增大并达到最大，之后随阻尼的增

加，振动速度开始减小。

( a) 转速36r /min的相图 ( b) 转速36r /min的 Poincare截面图

图 3 转速相图和 Poincare截面图

图 4 滚筒振动随摇臂刚度 图 5 滚筒振动随摇臂阻尼
变化的关系图 变化的关系图

( a) 刚度变化关系图 ( b) 阻尼变化关系图

图 6 滚筒振动随煤岩刚度、阻尼变化的关系图

图 6 ( a) 是滚筒振动随煤岩刚度变化的关系图，
可以看出振动速度随煤岩刚度的增加而增加; 图 6
( b) 是滚筒振动随煤岩阻尼变化的关系图，虽然与刚
度的变化关系不同，但总体趋势相同，振动速度均是

单调增函数。

图 7 滚筒振动随频率比变化的关系图

图 7 是滚筒振动随频率比变化的关系图，可以看
出，在频率比值从 0 ～ 1 的阶段，振动速度多次经过零
点，运行轨迹类似于三角函数关系。

(下转第 4 页)
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因此，构件 A的固有频率为:

fA =
1
2π

K
M槡 =746( Hz)

构件 B可看作是受均布载荷的简支梁，同构件 A
一样，由文献［2］得到:

f3 =
5WB l

3

384EIB
( 4)

由式( 3) 得，构件 B的固有频率为:
fB =1400( Hz)
对多自由度系统，可由 Dunkerley 方程近似确定

系统基频，其表达式为:

1
f2T
= 1
f21
+ 1
f22
+ 1
f23
+ 1
f24
+ 1
f25
…… ( 5)

由以上的 Dunkerley方程得到该夹具的一阶固有
频率 f = 495Hz。若要在 1000Hz 内不发生共振，结构
A－B－A必须加强，笔者采用加强筋的方式，如图 2 所
示( 图中 1、2、3 为试验加速点分布) 。

图 2 改进振动夹具结构

为得到最大刚度，筋板两直边相等，且应一直焊

接到 A构件的顶端，这样构件 B 的边界条件改变，构
件 B不再是受均布载荷的简支梁，而是两端固支的

梁，由文献［2］可知，构件 B的固有频率将提高槡5倍，
于是 fB =3130 Hz，构件 A不再是悬臂梁，而是沿角板
受分布载荷。同样由式( 3) 可得角板固有频率为 fG =
2750Hz，由 Dunkerley 公式可知，改进后的夹具的固
有频率为 f ' = 2066Hz，满足试验要求。
3 振动夹具一阶共振频率试验数据识别
为准确了解夹具的动态特性，夹具加工完成后，

在振动台上对夹具进行扫频试验，并在夹具底部、顶

部和中间部位分别布置了 3 个加速度测试点，测点分
布如图 2 所示，由 3 个测点的试验数据分析可知，振
动夹具的一阶共振频率均在 1750Hz 以上，试验数据
结果如图 3 ～ 5 所示。

图 3 3#传感器 图 4 2#传感器

图 5 1#传感器

从以上结果可以看出，用 Dunkerley 方程估算的
夹具固有频率与实际扫频所得的试验数据基本一致，

进而说明夹具设计的合理性。
4 结 论
振动试验中要充分考虑夹具结构本身对试验结

果的影响，在夹具结构设计中通过 Dunkerley 方程可
快速识别出振动夹具的固有频率，具有一定的工程实

际意义。但实际系统往往零部件较多，结合面形状复
杂，理论计算时要进行必要的合理简化假设。
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4 结 论
本文从采煤机滚筒振动的角度出发，引入非线性

动力学理论，建立了滚筒的非线性振动模型，着重分

析了滚筒的物理和结构参数对其振动特性的影响。
对于确定的采煤机截割工况，滚筒的设计应该综合考

虑各种因素的相互关系，从而得到最优的滚筒结构。
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