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摘要: 针对磁悬浮流体机械喘振问题，依据流体机械系统喘振状态时质量流量和压升的波动，采用基于质量流量的

喘振控制策略。具体来说，利用喘振控制器求出叶轮轴向调节间隙值，并作为悬浮位置参考信号输入至轴向磁悬浮

轴承闭环控制系统中，从而在轴向磁悬浮轴承系统作动下改变磁悬浮流体机械转子轴向位置，即改变叶轮叶尖间

隙，以实现喘振的主动控制。仿真结果表明，当施加喘振控制时，可以扩展流体机械的稳定运行范围，由未控制下的

15.5% 节流阀开度扩展至喘振控制下的 14%。通过模拟激振的方式辨识了喘振频率，并研究了 PID 控制器中控制

参数对喘振控制性能的影响规律。
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引  言

当流量减少至临界稳定状态时，透平式流体机

械会发生一种低频、大幅度的振动，该现象称为喘

振［1］。磁悬浮流体机械也会发生喘振，能在极短的

时间内损害流体机械，严重危害设备的正常运行。

目前，针对喘振的解决办法大体包括喘振避免［2］和

喘振控制［3］。前者的优点为结构相对简单、成本较

低且运行可靠，但其缩小了流体机械的工作区域，牺

牲了流体机械性能。后者则可规避前者的缺点，通

过控制手段对喘振导致的流体波动予以补偿，稳定

流体机械系统的流场状态，但执行机构响应时间一

般较长。

实施喘振控制前需要对流体机械系统进行建模

研究，可为喘振的机理及喘振控制提供前提。Bad‑
mus 等［4］将流体机械系统的数学模型分成两类：一

维模型与二维模型。前者可适用于预测流体机械喘

振，后者则适用于流体机械的喘振与失速。通常，流

体机械喘振失稳的数学模型采用第一种形式，而失

速则一般发生在轴流式流体机械中，故多采用第二

种形式。Emmons 等［5］采用一维线性化模型研究压

缩机系统稳定性，类比亥姆霍兹共振器，从而得到喘

振的初始状态。Greitzer［6］针对轴流式压缩机系统

采用非线性的集总参数模型，随后，Hansen 等［7］将该

模型应用至离心式压缩机中。Gravdahl 等［1］在 Gre‑
itzer 模型的基础上，通过归一化避免了将额外的非

线性引入系统，且模型方程平衡了转轴上的扭矩。

针对二维模型，Moore 等［8］研究了轴流式压缩机中

不可压缩流动状态的旋转失速。随后，Ishii 等［9］与

Feulner 等［10］将该二维模型用于可压缩流动状态。

杜毅等［11］提出以电机转速和管道出口压力分别作为

控制量和控制对象的风机管道模型，相比于原 Gre‑
itzer模型，改进模型在计算管道出口压力时更精确。

由于 Greitzer 模型具有结构简单及模型阶次低的优

点，因此，其在喘振控制中的应用较为普遍，包括线

性［12］与非线性控制［13］。Senoo 等［14‑15］改变离心式压

缩机叶轮叶尖和蜗壳之间的间隙，研究其对压缩机

性能的影响，在此基础上，文献［16‑17］将 Greitzer 模
型应用于磁悬浮压缩机中，并建立了调节管道压力

的线性化模型。Yoon 等［18］利用实验测试数据验证

了磁悬浮压缩机系统数学模型，并通过实验辨识得

到压缩机系统模型中的参数。Yoon 等［19］将压缩机

管道模型引入原始 Greitzer 方程，分析了压缩机压

升对叶轮轴向间隙扰动的响应。

在传统流体机械的喘振控制中，通常采用的防

喘振方法为固定与可变极限流量法［20］。通常，前者

会降低流体机械的效率，而后者相对复杂且稳定

性差。
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Spakovsky 等［21］和 Wang 等［22］以主动磁悬浮轴

承（Active Magnetic Bearing， AMB）作为作动器，通

过调整轴流式压缩机径向叶轮叶尖间隙对失速进

行控制。Sanadgol 等［23］指出磁悬浮压缩机中的喘

振控制是利用轴向 AMB 系统调节叶轮的间隙来实

现的，采用的物理机制是压缩机特性对叶轮叶尖间

隙的敏感性，控制器的设计目标是系统运行轨迹保

持在压缩机特性曲线上，从而确保叶轮的零稳态偏

移并保持压缩机的效率，但其研究只限于仿真分

析。基于磁悬浮压缩机试验台［24］，Yoon 等［25］采用

轴向 AMB 调节叶轮叶尖间隙验证了喘振控制的有

效性。Yoon 等［26］基于具有可变叶轮叶尖间隙和管

道声学特性的增强型压缩机系统模型，设计了磁悬

浮压缩机喘振控制器，该喘振控制方法基于压缩机

实验装置推导并实现，实验测试结果表明所提出的

方法能够在不稳定的喘振区域运行时使压缩机系

统稳定，从而将稳定流量范围扩大了 21％以上。

在磁悬浮流体机械喘振控制中，研究者还比较了多

种流量估算方法对喘振控制的影响效果，结果表明

控制器和流量观测器的最佳组合能够更大地扩展

压缩机的运行范围［27］。此外，针对磁悬浮流体机械

喘振控制器的设计，研究者分别成功运用了反步控

制［28］、滑模控制［29］、分数阶控制［30］与 H∞鲁棒控制［31］

等方法。唐茂等［32］针对磁悬浮压缩机的喘振问题，

分别采用了基于质量流量与输出压力的控制方法，

仿真表明所采用的方法能够有效扩大压缩机的稳

定运行范围。在此基础上，Guan 等［33］将磁悬浮压

缩机模型与磁悬浮轴承转子试验台进行联合，以获

得半实物模拟喘振控制平台，分别验证了不同转速

和参考调节轨迹下的模拟喘振控制效果。Ma 等［34］

考虑 AMB 控制系统的不确定性，针对轴向磁悬浮

轴承转子系统设计了 μ 综合鲁棒控制器以抑制喘

振引起的振动，并提出变平衡位置点的喘振控制策

略，通过手动调节轴向平衡位置获得了抑制喘振的

效果。

本文针对磁悬浮流体机械喘振问题，采用质量

流量喘振控制策略，并基于 PID 控制器进行了磁悬

浮流体机械喘振控制仿真。

1　流体机械系统 Greitzer模型

采用方程阶次相对较低、结构简单的 Greitzer
模型，在此基础上，引入磁悬浮轴承系统以进行喘

振控制研究。以离心式压缩机系统为例，图 1 为流

体机械系统简图，包括压缩机、管道、气室与节

流阀。

图 1 中的符号均为无量纲，Ψ 和 Φ 分别代表无

量纲压升和质量流量；下标“c”，“p”和“ th”分别代

表压缩机、气室和节流阀。无量纲压升与质量流量分别

表示为：

Ψ = Δp
1
2 ρo1U 2

（1）

Φ = ϕ
ρo1UA c

（2）

式中  ∆p=pc−po1 为压强增量（pc 与 po1 分别为压缩

机出口压强和进口大气压）；ϕ 为有量纲质量流量；

U 和 Ac 分别为叶轮叶顶线速度和管道横截面积；

ρo1为空气密度。

通常，压缩机系统 Greitzer 模型［6］表示为：
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dΨ p
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= ωH

B
( Φc - Φ th )

dΨ c

dt
= ωH

τ͂
( Ψ c，ss - Ψ c )

（3）

式中  ωH 为亥姆霍兹频率；B 为 Greitzer 稳定参数；

τ͂ 为时间常数；Ψc，ss为在设计间隙下的无量纲压升。

在 Greitzer 模型中，依据流体动量守恒定律得出 Φc

和 Φth 的微分方程，依据质量守恒定律得出 Ψp 的微

分方程，Ψc 的微分方程可表示特性曲线上工作点

的动态压缩特性。

亥姆霍兹频率 ωH 与流体机械喘振频率大小相

关，可表示为：

ωH = ao1
A c

V p Lc
（4）

式中  ao1，Vp 和 Lc 分别为压缩机入口声速、气室容

积和管道长度。

式（3）中 的 常 数 G 和 Greitzer 稳 定 参 数 B 分

别为：

G = Lth A c

Lc A th
（5）

B = U
2ωH Lc

（6）

式 中  Lth 与 Ath 分 别 表 示 节 流 阀 的 长 度 与 横 截

面积。

图 1 流体机械系统结构简图

Fig. 1 Structure diagram of fluid mechanical system
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当管道长度远大于节流阀流道长度时，常数 G
约等于零。当忽略时间常数时，则得到式（3）中的

Greitzer 模型为：

ì
í

î

ïïïï

ïïïï

Φ̇ c = BωH ( Ψ c - Ψ p )

Ψ̇ p = ωH

B
( Φc - Φ th )

（7）

在亚声速流动条件下，可利用节流阀开度 uth和

气室压升 Ψp表示节流阀质量流量：

Φ th = cth uth Ψ p （8）
式中  cth为节流阀系数。

通常由式（8）绘制的曲线称为载荷曲线或负载

曲线，通过实验改变节流阀开度 uth并测试压升与质

量流量，可计算节流阀系数 cth。

喘振点将流体机械的特性曲线分为两部分，分

别为稳定运行区域和非稳定区域（喘振区域），前者

通过实验测试得到，后者通过理论公式进行预测。

通过实验测试，流体机械的特性曲线可根据如

下所示多项式进行拟合［35］：
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φc ( ϕ )= φc0 + H ( )ϕ
2W
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， ϕ < 0

（9）
式中  φc为压缩机的压比 pc/po1；φc0为流量等于零时

的压比 pc0/po1。系数 H 和 W 可根据实验测试得到的

压升和质量流量计算获取。此外，式（9）中第一项为

稳定运行区域特性曲线表达式，第二项为非稳定区

域特性曲线表达式。

本文喘振控制仿真中，选用的流体机械为美国

Honeywell公司生产的 GT70 单级离心式压缩机［36］，

将其相关的主要参数列于表 1 中。将表 1 的相关参

数代入式（9）中，可得到压缩机特性曲线的表达式：
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（10）

将表 1 中参数代入式（1）和（2）可得：
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1
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= ( φc - 1 ) po1

1
2 ρo1U 2

= 1.656( φc - 1 )

Φ = ϕ
ρo1UA c

= ϕ
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（11）

将式（11）代入式（10）中，可得无量纲特性曲线

的表达式：
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结 合 无 量 纲 特 性 曲 线 式（12）和 载 荷 曲 线

式（8），绘制压缩机无量纲特性曲线与负载曲线如

图 2 所示。图 2 中，特性曲线与负载曲线的交点称

为工作点。特性曲线上斜率为零的点为喘振点，在

喘振点左侧，压升随着质量流量的增大而增大，表

现为喘振失稳且会出现喘振环。在喘振点右侧，压

升随着质量流量的增大而减小，为稳定运行状态。

当节流阀开度 uth=16% 时，压缩机的工作点处于临

界稳定状态，随着节流阀开度继续减小便会出现喘

振现象。当发生喘振时，压升与质量流量均表现为

周期性的振动，则会出现如图 2 所示的喘振环。当

持续关闭节流阀，则会出现更大的喘振环，此时喘

振程度加深，振动幅值变大。对比图 2 中 15%，

13% 和 11% 三个不同节流阀开度下的喘振环，当

开度减小至一定程度时（如开度为 11% 和 13%），

流 量 出 现 了 负 值 ，此 时 的 喘 振 程 度 已 经 非 常

剧烈。

表 1 与压缩机相关的主要参数

Tab.  1 Main parameters related to compressor

参数

空气密度 ρo1/（kg·m3）

叶轮转速 n/（r·min-1）

叶轮叶顶直径 D/m
管道截面积 Ac/m2

数值

1.29 
44198 

0.13315
0.01236 

参数

节流阀系数 cth

系数 H

系数 W

压力比 φc0

数值

1.20
0.20
0.75
2.22

图 2 无量纲特性曲线和负载曲线

Fig. 2 Dimensionless characteristic curve and load curve
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以图 2 中喘振状态下的节流阀开度为例，将三

个开度对应的无量纲压升与质量流量的时域振动曲

线绘制于图 3 中。由图 3 可知，压升与质量流量为同

频率振动。此外，还可以看出，压升和质量流量的相

位相差约 82°，因此也导致了在特性曲线上表现为

圆环。

2　叶尖间隙调压模型建立

磁悬浮流体机械喘振控制的本质是利用 AMB
作为作动器，控制流体机械叶轮与蜗壳间的轴向间

隙，进而调整流体机械的流场分布以实现喘振控制。

图 4 所示为磁悬浮流体机械中通常采用的半开式叶

轮和叶轮叶尖间隙示意图，本文忽略叶轮背部变化

对流体机械系统的影响。然而，如何使用 AMB 这一

作动器控制叶轮的位置是喘振控制中的关键环节。

流体机械的性能和效率高度依赖于叶轮叶尖

间隙，叶尖间隙对流体机械压力调节起到了关键作

用，通常将叶尖间隙的变化与流体机械效率联系起

来。本文采用基于叶尖间隙的调压模型，以压缩机

效率变化为基础。本文仿真中选用公称叶尖间隙

cln 为 0.6 mm，叶轮出口处的叶片高度 b2 为 8 mm。

为了简化表达，将实际效率 η 表达为与叶尖间

隙变化量 δcl 相关的形式［16］：

η = ηn

1 + k0
δcl

b2

（13） 

式中  ηn为设计效率，δcl = cl−cln，k0 = 0.25

1 + 0.25cln

b2

。

在等熵和理想气体条件下可得：

φc = pc

po1
=
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç1 + φ

γ - 1
γ

c，ss - 1

1 + k0
δcl

b2

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
÷

γ
γ - 1

（14）

式中  γ为绝热指数。

当 δcl=0 时，压比 φc，ss=pc，ss/po1。结合压差公式，

推导得出无量纲压升关于压比的函数为：

Ψ c = Δp
1
2 ρo1U 2

= pc - po1

1
2 ρo1U 2

= po1 ( φc - 1 )
1
2 ρo1U 2

     （15）

因此，当 δcl =0 时：

Ψ c，ss = po1 ( φc，ss - 1 )
1
2 ρo1U 2

（16）

将式（14）代入式（15）中得到：

Ψ c = po1

1
2 ρo1U 2
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（17）

将无量纲稳态压升表达式（16）代入式（17）中，

可得无量纲压升 Ψc关于 Ψc， ss和 δcl的函数为：

Ψ c =

po1

1
2 ρo1U 2
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（18）
在后续喘振控制仿真中，可根据式（18）指导磁

悬浮轴承作动器调节叶轮轴向悬浮位置。

图 3 喘振状态下的压升和质量流量

Fig. 3 Pressure rise and mass flow under surge state

图 4 叶轮实物图与叶轮叶尖间隙示意图

Fig. 4 Physical drawing of impeller and schematic diagram of 
impeller tip clearance
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根据式（18）绘制如图 5所示的不同叶轮叶尖间隙

对特性曲线的影响曲线。其中，图 5（a）为三维曲线

图，图 5（b）为 5 个不同间隙下的压缩机特性曲线图。

由图 5 可知，质量流量一定时，叶轮叶尖间隙越大则

压升越小，这是由于间隙泄漏增大导致效率降低。

3　系统模型线性化分析

第 2 节中式（14）为压缩机叶轮叶尖间隙调压模

型的非线性化形式，同时，前文介绍的 Greitzer 模型

也包含非线性项。为了使控制问题得到简化，有必

要对两者进行线性化。

3. 1　调压模型线性化

在 δcl = 0 处，对式（14）中的 1/（1+k0δcl / b2） 进
行泰勒展开：

φc ≈ φc，ss + kcl δcl （19）

式中  kcl = γ
γ - 1

k0

b2
φ

1
γ
c，ss(1 - φ

γ - 1
γ

c，ss)。
将式（19）中 φc与 φc，ss进行无量纲化，得到：

Ψ c ≈ Ψ c，ss + po1

1
2 ρo1U 2

kcl δcl （20）

定义调压模型线性化后的误差为：

el = ( Ψ ′c - Ψ c ) /Ψ c （21）
式中  Ψ ′c 为线性化调压模型的压升；Ψ c 为未线性化

调压模型的压升。

将调压模型线性化误差 el随质量流量和叶轮叶

尖间隙的变化绘制于图 6 中，其中，叶轮叶尖间隙变

动范围设置为 ±70%，质量流量变动范围设置为

−0.2~0.6。在给定的叶轮叶尖间隙和质量流量波

动范围内，误差 el均较小，其范围约在 0.03% 以内。

线性化误差整体较小，表明线性化模型可以代替原

始非线性模型而不会损失精度。此外，由式（18）和

（20）可知，在 δcl = 0 情况下，模型线性化前后的压

升大小相等，得到如图 6 中所示的零误差线。

将线性化模型与原始非线性化模型下的特性曲

线分别绘制于图 7 中，其中 5 对特性曲线均具有较高

的重合度，即误差很小，尤其在公称叶尖间隙下误差

为零。随着叶尖间隙相对公称叶尖间隙变大时，误差

才逐渐有所变大，但仍然可忽略不计，正如图 6所示的

误差在较大范围内处于 0.03% 以内。因此，线性化之

后的高精度可以保障后续控制器设计的顺利实施。

图 5 不同叶尖间隙对特性曲线的影响

Fig. 5 Influence of different tip clearance on characteristic 
curve

图 6 调压模型线性化误差曲线

Fig. 6 Linearization error curve of pressure regulation model

图 7 线性化与非线性化模型的特性曲线对比

       Fig. 7 Comparison of characteristic curves between 
linearized and nonlinear models
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将线性化后的叶轮叶尖间隙调压模型代入 Gre‑
itzer 模 型 ，得 到 含 线 性 化 调 压 模 型 的 Greitzer 模

型为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

Φ̇ c = BωH ( Ψ c，ss + po1

1
2 ρo1U 2

kcl δcl - Ψ p )

Ψ̇ p = ωH

B
( Φc - Φ th )

（22）

3. 2　Greitzer模型线性化

虽然式（22）中的 Greitzer 模型包含线性化的叶

尖间隙调压模型，但是整个系统模型仍是非线性的。

当 δcl = 0 时，在给定的节流阀开度 ueq 下，特性

曲线和负载曲线的交点称为工作平衡点（Φeq， Ψeq）。

定义状态变量 ζi为：

ì
í
î

ζ1 = Φ c - Φ eq

ζ2 = Ψ p - Ψ eq
（23）

在工作平衡点（Φeq， Ψeq）处，将式（23）的导数泰

勒展开并代入式（23）。不计二阶及以上的高阶项，

得到如下所示线性化系统模型：

ì
í
î

ïï
ïï

ζ̇ = Aζ + Bδcl

ζ = Cζ + Dδcl

（24）

式中  状态变量和系数矩阵分别为：ζ=
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式（24）中，将无量纲特性曲线表示为：

Ψ c，ss = aΦ 3
c + bΦ 2

c + cΦ c + d （25）
式中  a，b，c和 d 为特性曲线多项式系数。

依据线性化的 Greitzer系统模型，以不同节流阀

开度为变量，绘制系统的极点变化轨迹如图 8所示。

由图 8 可知，对于二阶线性 Greitzer 系统，每个

压缩机运行状态下均对应有一对极点。当节流阀开

度逐渐减小时，系统的极点开始向右移动，开度减小

至 15% 时开始出现了临界状态的极点。当节流阀

开度大于 15% 时系统稳定，而小于 15% 则表现为失

稳状态。

4　质量流量反馈的喘振控制

施加喘振控制是为了使流体机械系统能够保持

稳定运行，从而使工作点处在特性曲线上。特性曲

线上主要有两个变量，分别为压升和质量流量。压

升随节流阀开度的变化有增有减，而质量流量随节

流阀开度的减小而减小。因此，选取后者为反馈变

量实施喘振控制。

4. 1　喘振控制策略

令压升和质量流量的误差为：

ì
í
î

Ψ̂ p = Ψ p - Ψ eq

Φ̂ c = Φ c - Φ eq

（26）

基于质量流量反馈的控制策略为：

δcl = -kp Φ̂ c （27）
式中  kp 表示比例系数。

4. 2　考虑轴向 AMB系统的喘振控制

喘振控制实施的具体步骤为：利用喘振控制器

并结合质量流量反馈信号，计算轴向磁悬浮轴承控

制系统参考位置；将轴向参考位置输入 AMB 闭环

控制系统，进行考虑实际作动器性能的计算，获得压

缩机实际叶轮叶尖间隙的变化量；将间隙变化量输

入至压缩机系统进行动态调整，从而影响压缩机系

统中压升和质量流量的变化。上述过程即为喘振控

制的一个闭环周期，如图 9 所示为基于质量流量反

馈的喘振控制原理框图。在图 9 中，将喘振控制器

计算的叶轮调整间隙量作为参考信号输入至悬浮控

制器中，从而通过悬浮控制器参考位置的改变而改

变转子轴向位置。轴向 AMB 采用环形单极结构，

其主要参数如表 2 所示。

图 9 中 AMB 闭环控制系统模型的 Bode 图如

图 10 所示，该模型通过将五自由度磁悬浮轴承转子

系统静态悬浮后对轴向 AMB 闭环控制系统进行扫

频得到［35］。

将 PID 控制器作为喘振控制器，对磁悬浮流体

机械喘振控制进行仿真分析。其中，比例系数、微分

系数和积分系数分别以 kp，kd 和 ki表示，喘振控制仿

真中，三者取值分别为 10，0.2 和 0.5。

图 8 线性化系统极点随节流阀开度变化轨迹

Fig. 8 Trajectory of poles of linearized system with throttle 
value opening
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当节流阀开度分别为 15% 和 14.5% 时，得到如

图 11 和 12 所示的喘振控制前后对比结果。其中，

图 11（a）和 12（a）为给定的节流阀开度，图 11（b）和

12（b）以及图 11（d）和 12（d）分别为给定节流阀开度

下压缩机压升和质量流量曲线，并给出了施加和未

施加喘振控制的对比结果。图 11（c）和 12（c）给出

了特性曲线、给定节流阀开度下的负载曲线、喘振控

制与未控制时的喘振环。

在图 11 和 12 中，未施加喘振控制时，压升和质

量流量出现了正弦波动，在特性曲线上表现为喘振

环的形式。节流阀开度越小，振动的幅值越大。施

加喘振控制后，压升和质量流量在小幅度波动后可

快速达到稳定状态，调节时间在 0.14 s 以内且开度

越小调节时间越长。在稳定状态下，压缩机的工作

点为特性曲线和负载曲线的交点，图 11 和 12 中的最

终 稳 定 工 作 点 分 别 为（0.295， 2.680）和（0.285， 
2.674）。

图 13 对比了喘振控制器未施加与施加情况下，

压升和质量流量随节流阀开度变化的频谱图。仿真

中，以 0.5% 的节流阀开度为步长，仿真分析 10%~
20% 节流阀开度范围内的控制效果。由图 13 可知，

在未施加喘振控制情况下，当开度为 15% 时便会出

现压升与质量流量的波动。然而，在控制情况下，当

开度为 13.5% 时才开始出现压升与质量流量的波

动，即发生喘振。因此，当施加控制时，可以扩展流

体机械的稳定运行范围，由未控制下的 15.5% 开度

扩展至控制下的 14%。此外，由图 13 可以看出，喘

振振动的频率约为 24 Hz，后续会针对喘振频率进

行辨识研究。

图 9 考虑轴向 AMB 的喘振控制原理框图

Fig. 9 Surge control principle considering axial AMB

表 2 轴向 AMB的主要参数

Tab. 2 Main parameters of axial AMB

参数

磁极面积 A

线圈匝数 N

单边气隙 C0

偏置电流 I0

单位

m2

‑
m
A

数值

7.69×10-4

240
0.75×10-3

2.0

图 10 轴向 AMB 闭环控制系统模型 Bode图

   Fig. 10 Bode diagram of axial AMB closed-loop control
system model

图 11 开度 15% 下的喘振控制与未控制对比

Fig. 11 Comparison of surge control and no control under 
15% opening

图 12 开度 14. 5% 下的喘振控制与未控制对比

Fig. 12 Comparison of surge control and no control under 
14. 5% opening
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为了更深入地对磁悬浮流体机械的喘振控制进

行研究，后续分别针对喘振频率辨识和喘振控制器

中不同控制参数进行控制规律研究。

4. 3　喘振频率辨识

为了对流体机械系统进行喘振频率的辨识，仿

真测试了叶轮叶尖间隙扰动对压升的动态影响。对

于小幅值正弦扫频输入，分析了压升信号对叶轮叶

尖间隙扰动的频率响应。图 14 给出了正弦扫频原

理框图，在叶轮悬浮位置输入小幅值、变频率正弦信

号，频率步长设置为 1 Hz，喘振控制器控制参数为

kp=1，ki=0，kd=0，采集压缩机系统的压升信号。

如图 15 所示，在线性系统中，压升信号响应频

率 与 输 入 扰 动 频 率 之 间 存 在 较 强 的 对 应 关 系 。

图 15 中的压升信号虽然也表现出了微弱的 2 倍频

分量，但相对于同频分量可以忽略。

通过不同频率的小幅值正弦信号扰动，得到如

图 16 所示的不同节流阀开度下的 Bode 图。可以看

出，开度为 20%，30% 和 40% 状态下表现为过阻尼

状态，而图 16 中其他开度下则可以展现出明显的喘

振频率。当节流阀开度为 16%，17% 和 18% 时，在

25 Hz 附近为压力波动峰值，由此判断，该频率为喘

振频率，与仿真中亥姆霍兹频率 ωH 的理论设定值

161.36 rad/s（25.68 Hz）基本一致。同样，实际工业

现场也可根据此方法以判断磁悬浮流体机械的喘振

频率。然而，由图 16 还可以看出，当开度为 15% 时，

喘振频率为 24 Hz，这是由于 16% 的节流阀开度为

压缩机临界稳定开度，而开度为 15% 时已经发生了

喘振。喘振频率随着节流阀开度的变化而发生少许

变化是可以接受的，工程实践中的喘振频率在小范

围内波动也是合理的。

4. 4　喘振控制器不同控制参数的影响研究

以 PID 喘振控制器为例，分析各控制参数的影

响。图 17 所示为控制器中比例系数 kp 对压缩机系

统压升与质量流量的影响曲线。在仿真中，为了观

察比例系数 kp的作用，将微分系数和积分系数均设

置为 0，并将节流阀开度设置为 14%（喘振状态）。

通过将比例系数由 0 逐渐变化至 10，进行多组仿真

图 14 压缩机系统叶轮叶尖间隙至压升的正弦扫频原理框图

Fig. 14 Schematic block diagram of sinusoidal frequency 
sweep from impeller tip clearance to pressure rise of 
compressor system

图 15 不同频率下压升对叶轮叶尖间隙扰动的频率响应瀑

布图

Fig. 15 Frequency response waterfall diagram of pressure 
rise to impeller tip clearance disturbance at different 
frequencies

图 16 叶轮叶尖间隙扰动到压升的 Bode图

Fig. 16 Bode diagram of impeller tip clearance disturbance to 
pressure rise

图 13 不同开度下未施加与施加喘振控制对比

  Fig. 13 Comparison between no surge control and surge 
control under different opening
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得到如图 17 所示结果。图 17 中，当 kp=7.0 时停止

喘振。可以看出，随着比例系数 kp的增大，压升与质

量流量的波动幅值近乎线性减小，最后喘振波动逐

渐消失。

图 18 为控制器中微分系数 kd 对压缩机系统压

升与质量流量的影响曲线。在仿真中，为了观察微

分系数 kd的作用，令比例系数 kp=1、积分系数 ki=0，
并将开度设置为 14%（喘振状态）。通过将微分系

数由 0 逐渐变化至 0.15，进行多组仿真得到如图 18
所示结果。图 18 中，当 kd=0.075 时停止喘振。可

以看出，当仅有 kp=1 作用时，不能有效地控制喘振

状态，而随着微分系数 kd的增大，压升与质量流量的

波动幅值近乎线性减小，最后喘振波动逐渐消失。

图 19 所示为控制器中积分系数 ki 对压缩机系

统压升与质量流量的影响曲线。在仿真中，令比例

系数 kp=0.5、微分系数 kd=0.2，并将节流阀开度设

置为 14%（喘振状态）。可以看出，随着积分系数 ki

的增大，压升与质量流量均未出现明显变化，这是由

于此时在比例系数和微分系数的作用下系统已经处

在稳定状态。因此，积分系数仅仅起到将静态误差

减小的作用。

图 20 所示为在图 19 情况下，叶轮叶尖间隙调节

位移随积分系数 ki变化的曲线。随着积分系数 ki的

增大，调节位移量逐渐变大，用以抵消质量流量的静

态误差。

综上所述，三个控制参数的调节直接影响喘振

控制效果。其中，比例系数和微分系数起到稳定流

体机械运行状态的关键作用，而积分系数在系统稳

定的前提下，可使质量流量的静态误差进一步减小。

5　结  论

依据流体机械系统 Greitzer 模型，得到了叶轮

叶尖间隙调压模型。为了便于控制器设计与控制分

析，对非线性模型进行了线性化处理，在设定的调节

间隙内误差仅在 0.03% 以内。采用了质量流量的

反馈控制方法，将轴向 AMB 系统作为作动器进行

喘振控制仿真。仿真结果表明，在给定 PID 喘振控

制器控制参数下，扩展了流体机械的稳定运行范围，

稳定状态由未控制下的 15.5% 节流阀开度扩展至

喘振控制下的 14%。仿真测试了叶轮叶尖间隙扰

动对压升的动态影响，分析了压升信号对叶轮叶尖

间隙小幅值正弦扫频扰动的频率响应，辨识得出流

体机械系统模型的喘振频率约为 25 Hz，与理论设

定的亥姆霍兹频率 ωH 数值 161.36 rad/s（25.68 Hz）
基本一致。为更深入地对磁悬浮流体机械的喘振控

制进行研究，针对 PID 喘振控制器中不同控制参数

进行了研究，研究结果表明，随着比例系数 kp和微分

系数 kd 的增大，压升与质量流量的波动幅值近似线

性减小，最后喘振波动逐渐消失，而积分系数仅起到

将静态误差减小的作用。

图 17 比例系数 kp对喘振控制的影响

Fig. 17 Influence of proportional coefficient kp on surge control

图 18 微分系数 kd对喘振控制的影响

Fig. 18 Influence of differential coefficient kd on surge control

图 19 积分系数 ki对喘振控制的影响

Fig. 19 Influence of integral coefficient ki on surge control

图 20 积分系数 ki作用下叶轮叶尖间隙的调节

Fig. 20 Adjustment of impeller tip clearance under integral 
coefficient ki
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Surge control of magnetic suspension fluid machinery

GUAN Xu-dong1， ZHOU Jin2， JIN Chao-wu2， XU Yuan-ping2， TANG Mao3， CUI Heng-bin2

（1.Department of Mechanical and Electronic Engineering， School of Mechanical Engineering and Rail Transit，
Changzhou University， Changzhou 213164， China； 2.Department of Design Engineering， College of Mechanical and

Electrical Engineering， Nanjing University of Aeronautics and Astronautics， Nanjing 210016， China；
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Abstract: Aiming at the surge problem of magnetic suspension fluid machinery， a surge control strategy based on mass flow is ad‑
opted according to the fluctuation of mass flow and pressure rise in the surge state of fluid machinery system. Specifically， the surge 
controller is used to calculate the axial adjustment clearance of the impeller. It is input into the closed-loop control system of the axi‑
al magnetic bearing as the reference signal of the suspension position， to change the axial position of the magnetic suspension fluid 
mechanical rotor under the action of the axial magnetic bearing system. The tip clearance of the impeller is changed to realize the ac‑
tive control of surge. The simulation results show that when surge control is applied， the stable operation range of fluid machinery 
can be extended from 15.5% throttle valve opening under uncontrolled control to 14% under surge control. The surge frequency is 
identified by simulating excitation， and the influence of control parameters in PID controller on surge control performance is stud‑
ied.

Key words: surge control； magnetic suspension fluid machinery； magnetic bearing； mass flow
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