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摘要　针对传统Ｇｒｅｉｔｚｅｒ风机模型对本研究对象不适用的问题，提出了一种以电机转速作为控制量，以管道出口压

力作为控制对象的风机管道改进模型。相比于原Ｇｒｅｉｔｚｅｒ模型，改进模型考虑了实际应用中的弯形管道，计算弯管

处局部压力损失，并且考虑了原模型中忽略的管道沿程压力损失，在计算管道出口压力时更加准确。通过实验与

模型理论计算数据对比，对模型的有效性和准确性进行了验证。经数据分析，管道出口压力在中、高压输出阶段，

相对误差分别在±３％和±１％以内。将改进模型和不考虑管道压力损失模型计算结果相对比，模型精准度提升了

±１％。
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引　言

磁悬浮离心式鼓风机具有转速高、功率大、调速

范围广等优点，在污水处理、高炉鼓风等领域已取得

广泛应用［１２］。在大部分的应用场合，对风机静态特

性都有相应要求。文献［３］中，在控制炼铁所需高炉

风压时，通过使用调节阀实现出口风压调节，但该方

法会增大管道阻力，损耗能量，降低风机工作效率。

文献［４］在控制隧道通风系统时，使用变频调速的方

法，但并未涉及到风机与管道模型研究，未能得到管

道出口压力与电机转速间精准的数学关系，调速范

围具有随机性。文献［５］提出了使用流量和输出压

力作为反馈的控制方法，只是其控制对象是针对永

磁电机的磁悬浮轴承间隙，控制范围有限。传统

Ｇｒｅｉｔｚｅｒ模型未考虑实际应用中由于地形限制而不

可避免的弯形管道，并且存在限制使用地形的容腔，

所以文献［５］中所建立的模型并不适用。考虑风机

管道沿程压力损失和局部压力损失，能够改进传统

Ｇｒｅｉｔｚｅｒ风机模型，为风压闭环控制器的设计奠定

基础。笔者通过实验得到了电机转速与鼓风机出口

压力间的关系，并验证了模型的有效性和准确性。

１　系统数学模型

本研究对象为离心式鼓风机，其主要结构部件

为叶轮、蜗壳和进出气管道。驱动电机是３０ｋＷ 高

速磁悬浮永磁式电机，三维模型图如图１所示。

图１　实验所用风机及管道示意图

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｅｂｌｏｗｅｒａｎｄｐｉｐｅｌｉｎｅｉｎｔｈｉｓａｒｔｉｃｌｅ

鼓风机建模方面，最经典的动态模型是由Ｇｒｅ

ｉｔｚｅｒ
［６］提出的，包含了风机、管道和容腔。图１所示

的实验对象相比图２（ａ）所示的Ｇｒｅｉｔｚｅｒ经典模型，
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并未包含对地形有要求的容腔，考虑了应用价值极

高的弯行管道，故模型更具有应用普适性。

图２　改进模型与原模型对比图

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｉｍｐｒｏｖｅｄｍｏｄｅｌａｎｄｏｒｉｇｉ

ｎａｌｍｏｄｅｌ

笔者在经典风机系统模型基础上，针对包含弯

管但不包含容腔的风机管道，建立了一个仅以电机

转速作为控制量的数学模型，在建模时默认阀门保

持不变。

１．１　鼓风机升压阶段数学模型

对于图２（ｂ）中阶段Ⅰ，外部气体压力为狆０１，经

过进气管道进入鼓风机后，鼓风机对其做功，压力升

至狆０２，经扩压器输出至出口管道，有如下关系

狆０２＝ψ犮（ω，犿）狆０１ （１）

其中：ω为电机转速；犿为气体质量流量；Ψ犮（ω，犿）

为鼓风机特性函数。

１．１．１　鼓风机特性函数模型

假定鼓风机在对气体做功过程中，与外界没有

热交换，视其为等熵过程。对于理想气体，在等熵过

程中，根据文献［７］，有热力学关系

　 　

狆０２

狆０１
＝
犜０２
犜（ ）
０１

κ
κ－１

（２）

犺＝犮狆犜 （３）

其中：犮狆 为恒压条件下气体比热容；犮狏 为恒容条件

下气体比热容；κ＝犮狆／犮狏，为绝热指数；犜０１为风机入

口温度。

在气体流经鼓风机过程中，气体比焓增加来源

于鼓风机对气体做功。考虑到该做功过程中的损

耗，则可得以下关系

犺０２＝犺０１＋Δ犺ｉｄｅａｌ－Δ犺ｌｏｓｓ （４）

其中：犺０１为风机入口处气体比焓；犺０２为风机出口处

气体比焓；Δ犺ｉｄｅａｌ为风机传递给气流的理想比焓；

Δ犺ｌｏｓｓ为风机对气流做功过程中所损失的比焓。

结合式（２～４），有

狆０２

狆０１
＝
犺０２
犺（ ）
０１

κ
κ－１

＝ １＋
Δ犺ｉｄｅａｌ－Δ犺ｌｏｓｓ
犮狆犜（ ）

０１

κ
κ－１

（５）

　　结合式（１，５），可以得到鼓风机特性函数为

ψ犮（ω，犿）＝ １＋
Δ犺ｉｄｅａｌ－Δ犺ｌｏｓｓ
犮狆犜（ ）

０

κ
κ－１

（６）

　　根据文献［８］，风机传递给气流理想比焓可由如

下公式给出

Δ犺ｉｄｅａｌ＝犠犮／犿＝σ犝
２
２＝σ狉

２
２ω
２ （７）

１．１．２　鼓风机内气体损耗模型

气流经鼓风机从狆０１变化为狆０２的过程中，鼓风

机对气流做功，会增加气流比焓。但在该过程中，总

会发生能量损耗，主要来自以下几方面：ａ．气流流入

叶轮和扩散器时的冲击损失Δ犺ｉｉ和Δ犺ｄｉ；ｂ．流经叶

轮和扩压器时的表面摩擦损失Δ犺ｉｆ和Δ犺ｄｆ；ｃ．在叶

轮处由于二次流导致的叶片负荷损失Δ犺ｂｌ。相比这

３种损耗，其他损失可忽略不计，故本研究主要考虑

这３种损失。

１）冲击损失。冲击损失主要来源于气体流入

叶轮和扩压器的过程中，为适应叶轮方向而改变流

向导致的速度损失。气体在进入叶轮处的冲击损失

示意图如图３所示。

图３　气流进入叶片时冲击损失

Ｆｉｇ．３　Ｉｎｃｉｄｅｎｃｅｌｏｓｓｅｓａｔｔｈｅｉｍｐｅｌｌｅｒ

β１ 和犞１ 分别为气流进入叶轮时的角度和对叶

片的相对速度，β１犫为叶片角度，犞２ 为气流进入叶片

后的相对速度，Δ犞１ 即为气流的相对速度损失

Δ犺ｉｉ＝Δ犞
２
１／２ （８）

　　由正弦定理可得

Δ犞１＝
ｓｉｎ（β１犫－β１）

ｓｉｎ（π－β１犫）
犞１＝ ｃｏｓβ１－ｃｏｔβ１犫ｓｉｎβ（ ）１ 犞１

（９）

　　由图３可得

ｃｏｓβ１＝（犝１－犆θ１）／犞１

ｓｉｎβ１＝犆犪１／犞
｛

１

（１０）
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　　风机叶轮为径向式叶片结构，则α１＝９０°。对于

管道内气体流速，有以下关系

狏＝犿／ρ０２犃１ （１１）

　　结合式（８～１１）可得

Δ犺ｉｉ＝
１

２
犝１－犆θ１－ｃｏｔβ１犫犆犪（ ）１

２
＝

１

２
狉１ω－

ｃｏｔβ１犫犿

ρ０１犃
（ ）

１

２

（１２）

其中：犆１ 为气体绝对流入速度；犝１ 为叶轮入口处切

向速度；β１犫为气流入口处叶片角度；ρ０１为入口处气

体持续进气密度；犃１ 为进气通道面积。

根据文献［９］，气体在扩压器处冲击损失和摩擦

损失与叶轮处相似。如图４所示，气体相对速度为

犞２，沿角度β２ 进入扩压器，随即改变速度方向至β２犫

以适应扩压器，在该过程中，其切向速度Δ犞２ 的动

能被损耗掉。

图４　气流进入扩压器时冲击损失示意图

Ｆｉｇ．４　Ｉｎｃｉｄｅｎｃｅｌｏｓｓｅｓａｔｔｈｅｄｉｆｆｕｅｒ

与叶轮处冲击损失Δ犺ｉｉ求法同理，可求得扩压

器处气体冲击损失为

Δ犺ｉｄ＝
Δ犞

２
２

２
＝＝
１

２
σ犝２－

犿ｃｏｔβ２犫

ρ０１犃
（ ）

１

２

（１３）

　　为简化模型，根据文献［９］可假定犆犪２＝犆犪１，有

β２犫＝ａｒｃｔａｎ
犇１ｔａｎβ１犫

σ犇（ ）
２

（１４）

　　结合图４中几何关系与式（１３），可得

Δ犺ｉｄ＝
１

２

σ犇２狉１ω
犇１

－
犿ｃｏｔβ２犫

ρ０１犃
（ ）

１

２

（１５）

其中：σ为滑移系数，为出口处气流切向速度与叶轮

切向速度犝２ 之比；β２犫为叶片出口角度；犇１ 为入口

平均直径；犇２ 为出口平均直径。

２）表面摩擦损失。在气体流经叶轮和扩压器

时，气流与叶轮壁和扩压器壁间的摩擦会导致气体

表面摩擦损失。根据文献［１０］，气流在叶轮处的摩

擦损失可定义如下

Δ犺ｆｉ＝４犳
犾
犇

犞２２
２

（１６）

其中：犾为流经通道长度；犇为管道水力直径；犳为摩

擦因子，其取决于雷诺数犚犲。

圆形光滑管道犚犲可取２５００，此处选用布拉修

斯公式计算摩擦因子，有如下关系

犳＝０．３１６４／犚犲
０．２５ （１７）

　　由式（１６，１７）可得，气体在鼓风机内摩擦损失，

独立于电机转速，而与流量的二次方成正比，故可简

化模型为

Δ犺ｆｉ＝犽ｆｉ犿
２ （１８）

　　气流在流经扩压器时的摩擦损失模型，也可由

相似方法建立［１１］，模型如下

Δ犺ｆｄ＝犽ｆｄ犿
２ （１９）

其中：犽ｆｉ，犽ｆｄ分别为气体在叶轮处和扩压器处摩擦

因数。

３）叶片负荷损失。叶片负荷损失是由于叶片

间压力梯度造成气流二次流而产生的［１２］。二次流

是流体在流动时，存在使其偏离主流流动方向的力

（如重力、离心力等）或边界条件（如弯管曲道或凹凸

不平的边壁），流体随之产生的偏离主流流向的流动

或偏移［１３］。

叶片负荷损耗模型［１４］可由如下公式给出

Δ犺ｂｌ＝０．０５犇
２
ｆ犞

２
２＝０．０５犇

２
ｆ狉
２
２ω
２ （２０）

其中：犇ｆ为扩压因子。

综上可得，气流流经鼓风机过程中，主要总损失

Δ犺ｌｏｓｓ为

Δ犺ｌｏｓｓ＝Δ犺ｉｉ＋Δ犺ｉｄ＋Δ犺ｆｉ＋Δ犺ｆｄ＋Δ犺ｂｌ （２１）

１．２　气流沿直管流动阶段数学模型

对于图２（ｂ）所示气流沿直管流动阶段Ⅱ，压力

为狆０２的气体经圆形直管道流动至弯管入口，在这个

过程中，由于管道内壁摩擦气体会产生沿程压力损

失，故对于弯管入口时压力为狆０３，有如下关系

狆０３＝狆０２－Δ狆λ＝狆０２－λ
犔犮
犱
ρ０２狏

２
（２２）

其中：犔犮为风机出口到节流阀处管道的长度；ρ０２为

管道内气体密度；Δ狆λ 为直管内气体沿程压力损失；

λ为沿程阻力系数，通常取６４／犚犲；狏为管道内气体

流速。

１．３　气流沿弯管流动阶段数学模型

对于图２（ｂ）所示气流沿弯管流动阶段Ⅲ，压力

为狆０３的气体经弯管改变流向经出口管道输出，相对

在直行管道流动，弯管处气体流经距离较短，故忽略

此处沿程压力损失，其损失主要来自气体经弯管改

变流向造成的局部压力损失，输出压力为狆，有如下

关系

狆＝狆０３－Δ狆ζ＝狆０３－ζρ０２狏
２／２ （２３）

其中：Δ狆ζ为弯管处局部压力损失；ζ为局部阻力系数。

结合以上所推导模型公式，最终可得风机管道

系统出口输出压力与电机转速和气体质量流量关
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系。系统模型如下

狆＝［１＋
σ狉

２
２ω
２
－
１

２
狉１ω－

ｃｏｔβ１犫犿

ρ０１犃
（ ）

１

２

犮狆犜０
－

１

２

σ犇２狉１ω
犇１

－
ｃｏｔβ２犫犿

ρ０１犃
（ ）

１

２

犮狆犜０
－

犽犳犻＋犽（ ）ｄｉ 犿
２
＋０．０５犇

２
ｆ狉
２
２ω
２

犮狆犜０
］
κ
κ－１狆０１－

犿２

２ρ０２犃
２

λ犔犮
犱
＋（ ）ζ （２４）

２　出口压力控制策略

电机控制器主要由两部分组成：在转速小于

６ｋｒ／ｍｉｎ时，调制方式为脉冲宽度调制（ｐｕｌｓｅｗｉｄｔｈ

ｍｏｄｕｌａｔｉｏｎ，简称ＰＷＭ），由ＤＳＰ产生特定占空比

的ＰＷＭ波控制三相逆变器，从未改变定子相电压；

当电机转速大于６ｋｒ／ｍｉｎ时，调制方式为脉冲幅度

调制（ｐｕｌｓｅａｍｐｌｉｔｕｄｅｍｏｄｕｌａｔｉｏｎ，简称ＰＡＭ），通

过调节可控硅整流器，改变母线电压，实现电机调速

目的。

在控制系统过工作时，给定所需压力值，鼓风机

工作时，通过管道上的压力、流量及温度传感器，由

数据采集系统采得当前状态下鼓风机状态量，经系

统模型计算出当前状态下对应的参考转速，并将出

口压力与设定标准压力值做差后经过比例积分

（ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌ＆ｉｎｔｅｇｒａｌ，简称ＰＩ）控制器，控制器

输出结果叠加到计算所得参考转速中，实现出口压

力闭环控制。参考转速，经转速ＰＩ控制器，即可得

到母线参考电压犝。通过控制器局域网络（ｃｏｎｔｒｏｌ

ｌｅｒａｒｅａｎｅｔｗｏｒｋ，简称ＣＡＮ）通信，将参考电压发送

给三相可控硅触发板，即可完成对可控硅导通角的

控制。调节母线电压，改变电机转速，实现在不改变

管道阻力情况下控制输出口压力。

系统控制方案框图如图５所示。

由图中控制方案可得出，该控制策略稳态精度

取决于所建立风机数学模型精准度，下面将通过实

验对风机数学模型的准确性进行验证。

图５　控制系统结构图

Ｆｉｇ．５　Ｃｏｎｔｒｏｌｓｙｓｔｅｍ

３　模型有效性实验验证

３．１　实验平台

　　本实验平台３０ｋＷ 磁悬浮高速离心式鼓风机

如图６所示，数据采集系统是基于西门子可编程逻

辑控 制 器 （ｐｒｏｇｒａｍｍａｂｌｅｌｏｇｉｃｃｏｎｔｒｏｌｌｅｒ，简 称

ＰＬＣ），型号为Ｓ７２００。采样频率为０．５Ｈｚ。

３．２　实验结果

对于式（２４）中参数，做如下取值：滑移系数σ取

值与叶轮叶片数量相关，取为０．８７５；扩压器入口直

径犇１ 为０．１５ｍ，犇２ 为０．２５ｍ，定压比热容犮狆 取

为１．００５ｋＪ／（ｋｇ·Ｋ），气体绝热指数κ取值为

１．４１；圆形光滑管道雷诺数取为２５００，故沿程阻力

系数λ取为０．０２１６，局部阻力系数ζ取为０．２５；犽ｆｉ，

犽ｄｉ为气体摩擦常数，与气体速度平方正相关，气体
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图６　实验平台

Ｆｉｇ．６　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｐｌａｔｆｏｒｍ

速度可由式（１１）利用其质量流量计算得出。管道入

口处温度犜０ 和气体质量流量犿可由相应数据采集

器在实验中采集，气体密度取值为１．２００５ｋｇ／ｍ
３；

叶片入口与出口角度β２犫和β２犫分别为４５°和４１°；直

管长度犔犆 为５ｍ，管道直径为０．２５ｍ，可计算得相

应气体流动横截面积。

实验时，控制电机转速逐渐增加，从６ｋｒ／ｍｉｎ

升至２６ｋｒ／ｍｉｎ，转速每变化２００ｒ／ｍｉｎ所采相应的

管道出口压力数据求其均值后，最终得到１００组数

据，计算改进模型与原模型在每组数据对应转速下

的输出压力理论值，将理论计算所得曲线与实验所

测转速压力关系进行对比，结果如图７所示。

图７　不同模型压力曲线对比图

Ｆｉｇ．７　Ｔｈｅｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｒｏｔｏｒｓｐｅｅｄａｎｄｏｕｔｌｅｔ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｍｏｄｅｌ

计算两个模型所得压力与实验压力数据在各采

样点处相对误差，结果如图８所示。

图８　不同模型结果相对实验压力数据压力误差曲线图

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅｒｅｌａｔｉｖｅｅｒｒｏｒｂｅｔｗｅｅｎｍｏｄｅｌａｎｄｅｘｐｅｒｉ

ｍｅｎｔｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｍｏｄｅｌ

３．３　实验结果分析

对于鼓风机，可根据其输出风压范围将其分为

低压、中压和高压风机。当管道出口压力（升压）小

于１ｋＰａ时，为低压风机；大于１ｋＰａ、小于３ｋＰａ

时，为中压风机；大于３ｋＰａ时，为高压风机。由

图７分析可得，实验所用鼓风机，在电机转速小于

１３ｋｒ／ｍｉｎ时，输出压力属于低压范围；转速大于１３、

小于２３ｋｒ／ｍｉｎ时，输出压力处于中压范围；转速大

于２３ｋｒ／ｍｉｎ时，输出压力属于高压范围。

相比图７（ｂ），图７（ａ）改进后的风机系统模型，理

论计算所得电机转速压力关系曲线与实验所得曲线

整体重合度较好。由式（２４）可知，管道内压力损失

Δ狆与气体质量流量犿二次方相关，而犿是与电机转

速ω正相关的，故当转速越大时，Δ狆越大，不考虑管

道内压力损失的风机模型计算所得理论曲线与通过

实验所得实际出口压力电机转速关系曲线的偏差就

会越大。在图７（ｂ）中，电机转速大于１３ｋｒ／ｍｉｎ，即鼓

风机管道出口压力处于中高压阶段时，两条曲线重合

度较差，并且理论计算所得值会大于实际所测值。

由图８分析可得，在鼓风机输出压力为低压，即

电机转速小于１３ｋｒ／ｍｉｎ时，图８（ａ）中，改进模型理
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论计算值与实验所得值相对误差范围为±４％；而图

８（ｂ）中，不考虑管道压力损失的原模型相对误差最

高可达９％。在电机转速大于１３、小于２３ｋｒ／ｍｉｎ，

即鼓风机输出压力处于中压阶段时，图８（ａ）中改进

模型对应的理论与实验值相对误差为 ±３％；

图８（ｂ）中初始模型对应的初始模型，其相对误差范

围为±５％。在电机转速大于２３ｋｒ／ｍｉｎ时，鼓风机

输出压力处于高压阶段，此时图８（ａ）中改进模型对

应的相对误差范围为±１％；图８（ｂ）中初始模型的

相对误差范围为±２．５％。

通过对图８中相对误差的比较分析可得，改进

模型的精准度整体要高于初始模型，尤其在低速低

压输出阶段效果最好，能达到５％的优化；在中高速

阶段，输出压力达到１ｋＰａ以上时，此时虽然理论值

与实验值误差增大，但由于输出压力升高，相对误差

反而变小，在中压输出阶段，改进模型精度提高了

±２％，在高压输出阶段，精度提高了±１．５％。由此

可得，改进模型在低压输出阶段精度提升显著，在中

高压输出阶段精准度也有明显提升。

４　结束语

通过对Ｇｒｅｉｔｚｅｒ模型的改进，结合实际使用条

件，去掉对使用环境要求高的容腔，增加应用中不可

避免的弯管，对于该种风机管道，建立了一个考虑管

道沿程压力损失和局部压力损失、以转速作为控制

量的数学模型，并通过实验验证了模型的有效性和

准确性。经计算比较得出，在输出压力为中压和高

压阶段，相比于实验结果，所提改进模型输出压力相

对误差分别为±３％和±１％，而未考虑管道损耗的

风机模型这两项误差分别为±４％和±２％，均高于

厂家的改进风机管道模型，这证明改进风机管道模

型在精准性上有所提升。本研究所建立的模型，不

仅可用于出口压力控制，在需要控制特定输出流量、

对出口压力要求精度不高的使用条件下，可以通过

模型变换、建立电机转速与出口流量的数学模型，完

成出口流量控制，使模型具有较高的实用价值。
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