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Турбокомпрессор представляет собой сочетание двух лопаточных машин (компрес-
сора и турбины), создание которых требует большого объема исследовательских и 
конструкторских работ. При разработке турбокомпрессора предъявляются достаточ-
но высокие требования к уровню производства его элементов: компрессорной и тур-
бинной ступеней, подшипникового узла, ротора и его балансировки. Приведены ре-
зультаты исследования элементов турбокомпрессора двигателя внутреннего сгора-
ния: газодинамики в компрессорной и турбинной ступенях, а также теплового, 
деформированного состояния и расхода масла в подшипниковом узле. Предложена 
вычислительная модель турбокомпрессора в 3D-постановке в отношении газодина-
мического, теплового, напряженно-деформированного состояний, а также распреде-
ления масла, позволяющая исследовать его характеристики при конструктивных из-
менениях. Проведены теоретическое и экспериментальное исследования теплового и 
напряженно-деформированного состояний подшипникового узла турбокомпрессора. 
Установлено, что к увеличению зазоров (до 0,013 мм) в подшипниках приводят теп-
ловые деформации деталей турбокомпрессора. Выполнен гидравлический расчет си-
стемы смазки подшипников с учетом тепловых деформаций и без него. Выявлено, что 
использование маслораспределительной канавки в радиальном подшипнике не ока-
зывает влияния на расход масла, поступающего на осевой подшипник. Показано, что 
в турбокомпрессоре исследуемой размерности следует использовать радиальные 
подшипники без маслораспределительной канавки. 
Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, турбокомпрессор, компрессорная 
ступень, турбинная ступень, подшипниковый узел, вычислительная гидродинамика 

A turbocharger is a combination of two blade-type machines (compressor and turbine), the 
development of which requires detailed research and design work. High quality is required 
for the manufacturing of turbocharger elements, including the compressor and the turbine 
stages, bearing assembly, rotor and rotor balancing.   This paper presents the results of the 
research into the turbocharger components in an internal combustion engine: gas dynamics 
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at the compressor and the turbine stages, as well as the thermal, deformed state and oil con-
sumption in the bearing assembly. A computational 3D model of the turbocharger with re-
gard to the gas-dynamic, thermal and stress-strain state, as well as oil distribution is created 
to investigate characteristics of the turbocharger as it undergoes design changes. Theoretical 
and experimental studies on the thermal and stress-strain states of the turbocharger bearing 
assembly are conducted. It is established that thermal deformations of the turbocharger 
parts lead to an increase in the clearances in the turbocharger bearings of up to 0.013 mm.  
A hydraulic calculation of the bearing lubrication system is performed with and without 
taking into account thermal deformations. It is determined that the use of an oil distribution 
groove in the radial bearing does not affect the amount of oil flowing to the axial bearing. It 
is shown that in a turbocharger with dimensions as those under investigation, it is recom-
mended to use radial bearings without an oil distribution groove. 
Keywords: internal combustion engine, turbocharger, compressor stage, turbine stage, bear-
ing assembly, computational fluid dynamics 

Современные поршневые двигатели внутренне-
го сгорания (ДВС) характеризуются высокими 
эффективными и экологическими показателя-
ми, обеспечиваемыми форсированием ДВС с 
помощью газотурбинного наддува [1–3]. С уве-
личением степени наддува в поршневых ДВС 
возрастают термические нагрузки на турбоком-
прессор и другие детали двигателя. При этом 
вследствие высокой температуры отработав-
ших газов снижается ресурс ДВС и особенно 
подшипникового узла турбокомпрессора. 

В настоящее время широкое распростране-
ние получил новый исследовательский инстру-

мент — численный эксперимент, основанный 
на использовании методов вычислительной 
гидрогазодинамики (CFD — Computational Flu-
id Dynamics) и конечно-элементного анализа. 
Численное моделирование трехмерного тече-
ния в проточных частях компрессорной (КС) и 
турбинной (ТС) ступеней турбокомпрессора 
позволяет оценить его характеристики еще до 
изготовления, сокращая материальные и вре-
менные затраты и обеспечивая оптимизацию 
конструкции за счет параметрических исследо-
ваний. Численное моделирование применяют 
при CFD-расчете различных систем: отопления, 

 
Рис. 1. Конструктивная схема турбокомпрессора ТКР7: 

1 — КС; 2 — уплотнительное кольцо со стороны КС; 3 — кольцедержатель; 4 — осевой подшипник;  
5 — прижимная втулка; 6, 7 — вращающиеся втулки радиального подшипника (РП); 8 — корпус подшипников (КП);  

9 — вал ротора; 10 — уплотнительное кольцо со стороны турбины; 11 — теплозащитный экран; 12 — ТС 
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вентиляции и кондиционирования салона ка-
бины грузового автомобиля и др. 

Цель работы — численное моделирование 
газодинамики в проточных частях КС и ТС 
турбокомпрессора, а также теоретическое и 
экспериментальное исследования теплового 
состояния его подшипникового узла. 

Конструктивная схема турбокомпрессора 
ТКР7 приведена на рис. 1. 

Объектами исследования являлись элементы 
турбокомпрессора ТКР7 производства ПАО 
«КАМАЗ», трехмерная модель которого пред-
ставлена на рис. 2. ТС — радиально-осевая двух-
заходная с диаметром колеса турбины на входе 
74 мм и одиннадцатью лопатками. КС — цен-
тробежная, состоящая из улитки и колеса ком-
прессора с диаметром на выходе 76 мм и двена-
дцатью лопатками. Максимальная степень по-
вышения давления в компрессоре составляет 2,5, 
а расход воздуха при различных режимах рабо-
ты турбокомпрессора ТКР7 — 0,06…0,30 кг/c. 

В конструкции турбокомпрессора ТКР7 ис-
пользованы подшипники скольжения плава-
ющего типа, содержащие два смазочных слоя: 
внешний — между втулками 6, 7 (см. рис. 1) и 
КП 8 — и внутренний — между стальным ва-
лом ротора 9 и бронзовыми втулками 6, 7. 
Диаметральный размер внутреннего подшип-
ника — 0,045…0,052 мм, а внешнего — 
0,085…0,11 мм. 

Численный газодинамический расчет те-
чения газовой среды в КС и ТС турбоком-
прессора ТКР7 проведен методом конечных 
объемов в программном комплексе ANSYS 
CFX. Общая расчетная модель КС и ТС соста-
вила 9 234 511 элементов (рис. 3). Сеточная мо-
дель — гибридная, состоящая из тетраэдраль-
ных ячеек и призматического пограничного 
слоя. 

Вычислительная модель течений в компрес-
соре и турбине включала в себя осредненные по 
Рейнольдсу уравнения неразрывности, Навье–
Стокса, энергии и состояния для сжимаемого 
газа. Для замыкания системы уравнений при-
менена модель турбулентности Ментера (SST-
модель), а для решения уравнений Навье–
Стокса — алгоритм SIMPLE. 

Расчет газодинамических характеристик КС 
и ТС выполнен на высокопроизводитель- 
ном вычислительном кластере КНИТУ  
им. А.Н. Туполева — КАИ [4–6]. При решении 
данной задачи использована полуэмпирическая 
модель турбулентности SST, обеспечивающая 
корректное описание пристенной турбулентно-
сти и наиболее чувствительная к граничным 
условиям во внешнем потоке. Численным мо-
делированием определены: векторы скоростей 
течения воздуха в КС (рис. 4, а) и отработавших 
газов в ТС (рис. 4, б), поля давлений (рис. 4, в, г) 
и температур (рис. 4, д, е) в характерных сече-
ниях КС и ТС. 

 
Рис. 2. Трехмерная модель турбокомпрессора ТКР7 

 

 
Рис. 3. Расчетная модель КС (а) и ТС (б) турбокомпрессора ТКР7 
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Оценка теплового состояния турбоком-
прессора ТКР7 проведена методом конечных 
объемов в программном пакете STAR-CCM+. 
Дискретизация расчетных областей выполнена 
на основе многоугольной сетки со сгущением 
шага к стенкам [7, 8]. Расчетная модель состояла 
из 30 газодинамических твердых областей, кото-
рые «сшивались» 85 интерфейсами типа in-place. 
Для корректного расчета теплопередачи на гра-
нице раздела между жидкими и твердыми обла-
стями строились призматические слои. Общий 
размер сеточной модели составил 17 млн ячеек. 
Вычислительная модель всех элементов турбо-
компрессора ТКР7 приведена на рис. 5. 

Моделирование системы смазки узла под-
шипников выполнено при условии, что поток 
масла — ламинарный с постоянной плотностью 
[9, 10]. Для учета влияния изменения вязкости 
масла при варьировании температуры исполь-
зована номограмма для масла SAE60, а в целях 
учета эффектов вращения — модель движения 
системы координат (Moving Reference Frame). 
В качестве допущения вращающиеся втулки РП 
приняты неподвижными. Для построения сет-
ки в тонких областях (на подшипниках) приме-
нена модель STAR-CCM+ — Thin Mesher. 

Расчет теплового состояния проведен в ста-
ционарной постановке с использованием неяв-

 
Рис. 4. Результаты численного расчета турбокомпрессора ТКР7: 

а и б — векторы скоростей, м/с, течения воздуха в КС и отработавших газов в ТС; в и г — поля давлений, Па,  
в характерных сечениях КС и ТС; д и е — поля температур, K, в характерных сечениях КС и ТС 
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ного алгебраического многосеточного решателя. 
Граничные условия соответствовали работе тур-
бокомпрессора ТКР7 в номинальном режиме 
дизеля V8ЧН мощностью 270 кВт: расход газа 
через турбину 0,2 кг/с при температуре 650 С , 
давление воздуха на выходе из компрессора 
220 кПа при расходе 0,2 кг/с и температуре 
200 С . Температура масла при давлении 
500 кПа составляла 100 С , частота вращения 
ротора — 100 000 мин–1. Распределение темпера-

тур в турбокомпрессоре ТКР7, полученное по 
результатам расчета, приведено на рис. 6. 

Как следует из результатов расчета теплово-
го состояния турбокомпрессора ТКР7, вал ро-
тора и КП нагреваются неравномерно. Наи-
большая концентрация повышенной темпера-
туры зафиксирована на колесе турбины, 
которая далее распространяется по валу ротора. 
А наибольшая температура КП наблюдается со 
стороны ТС. 

 
Рис. 5. Вычислительная модель всех элементов турбокомпрессора ТКР7 для оценки теплового состояния 

 
Рис. 6. Распределение температур, °С, в турбокомпрессоре ТКР7 
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Расчет напряженно-деформированного со-
стояния подшипникового узла позволил вы-
явить тепловые деформации (рис. 7), которые 
могут приводить к значительным изменениям 
зазоров в подшипниках турбокомпрессора 
ТКР7. 

Анализ полученных результатов показал, 
что тепловые деформации приводят к увеличе-
нию зазоров: между втулками РП со стороны 
компрессора и турбины и КП соответственно 
на +0,007 и +0,013 мм; между валом ротора и 
втулкой РП со стороны турбины на +0,001 мм; 
между прижимной втулкой и осевым подшип-
ником на +0,013 мм. 

Чтобы обеспечить надежность работы под-
шипникового узла, необходимо организовать 
эффективное распределение потока масла. В 
связи с этим проведен гидравлический расчет 
системы смазки с учетом тепловых деформаций 
и без него. Расчетная схема подшипникового 
узла турбокомпрессора ТКР7 представлена на 
рис. 8. 

Сравнительному анализу подлежали две 
конструкции РП: с маслораспределительной 
канавкой (рис. 9) и без нее. 

Исследуемые варианты зазоров на втулках 
РП приведены в таблице, где   — среднеинте-
гральный зазор РП, 

 2 3 0,026 0,026 .
4

      

Параметр   учитывает зазоры между втул-
ками РП и КП Δ2, Δ3, а также между втулками 
РП и валом ротора, принятые равными 
0,026 мм. Зазор между осевым подшипником и 
прижимной втулкой Δ1 составлял в недефор-
мированном (холодном) состоянии 0,60; 
0,684 мм, а в деформированном (горячем) 0,613; 
0,697 мм. 

Расчет выполнен методом контрольного 
объема, для чего была построена расчетная мо-

 
Рис. 8. Схема гидравлического расчета  

подшипникового узла турбокомпрессора ТКР7: 
Δ1 — зазор между осевым подшипником и прижимной 

 втулкой; Δ2 и Δ3 — зазоры между КП и втулками РП  
со стороны компрессора и турбины соответственно 

 
Рис. 7. Деформации деталей подшипникового узла: 

а и б — втулок РП со стороны компрессора и турбины; в — КП; г — вала ротора; д — осевого подшипника;  
е — прижимной втулки 
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дель на основе неструктурированной много-
угольной сетки. Общее количество ячеек для 
каждой модели составило 3,2 млн. 

Математическая модель течений масла в узле 
подшипников включала в себя осредненные по 
Рейнольдсу уравнения неразрывности, Навье–
Стокса и энергии. Для решения уравнений На-
вье–Стокса применен алгоритм SIMPLE, а для 
учета турбулентности в системе смазки — двух-
параметрическая модель турбулентности k–. 

В целях учета влияния изменения вязкости 
масла на его расход при варьировании темпера-
туры использована номограмма для масла 
SAE60, плотность которого была постоянной и 
составляла 900 кг/м3. Расчет проведен при тем-
пературе масла на входе в подшипниковый узел 
турбокомпрессора 100 С и давлении 500 кПа. 

Для имитации реальных условий нагрева 
масла в узле подшипников использованы сле-
дующие температурные граничные условия: КП 
в зоне посадки втулки РП со стороны турби-
ны — 140 С, КП в зоне посадки втулки РП со 
стороны компрессора — 120 С, внутренняя 

стенка КП со стороны ТС — 200 С, маслопод-
водящие каналы в КП — 120 С; вал ротора — 
120 С [11]. 

В результате установлено, что расход масла 
через осевой подшипник практически не изме-
няется и составляет 1,15 кг/мин при варьирова-
нии зазора в пределах 0,600…0,697 мм. Дефор-
мации втулок РП и использование маслорас-
пределительной канавки в нем также не 
оказывают влияния на расход масла, поступа-
ющего на осевой подшипник. 

Зависимости расхода масла от зазора между 
втулками РП и КП приведены на рис. 10. 

Анализ полученных результатов показал, что 
расход масла через зазор Δ3 больше, чем через 
зазор Δ2. Таким образом, к втулке, которая нахо-
дится со стороны турбины, подводится большее 
количество масла, а поскольку она расположена 
рядом с ТС, этот факт является положительным. 
В конструкции с маслораспределительной ка-
навкой (см. рис. 10, кривые 3 и 4) расход масла 
выше, чем без нее (кривые 1 и 2). При этом с ро-
стом зазоров между втулками РП и КП увеличи-
вается расход масла, поступающий к подшипни-
кам турбокомпрессора. 

Согласно уравнению Дарси–Вейсбаха [12], 
коэффициент гидравлического сопротивления 

  
2

2
м

2Δ ,p F
G

 

где Δp  — потери давления, Па;   — плотность 
масла, кг/м3; F  — площадь зазоров РП, м2; 

мG  — расход масла, кг/с. 

 
Рис. 9. Конструктивная схема РП  

с маслораспределительной канавкой 

Исследуемые варианты зазоров на втулках РП 

Номер варианта Δ2, мм Δ3, мм  ,  мм 

Без учета деформаций 
1 0,055 0,055 0,040 
2 0,050 0,050 0,038 
3 0,040 0,040 0,033 
4 0,030 0,030 0,028 

С учетом деформаций 
5 0,062 0,068 0,045 
6 0,057 0,063 0,043 
7 0,047 0,053 0,038 
8 0,037 0,043 0,033 

    

 
Рис. 10. Зависимости: 

1 и 3 — расхода масла Gм2 через втулку со стороны  
компрессора РП от зазора Δ2 в конструкции без канавки  

и с ней; 2 и 4 — расхода масла Gм3 через втулку со стороны 
 турбины РП от зазора Δ3 в конструкции без канавки  

и с ней 
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Кроме того, для исследуемых вариантов за-
зоров РП были определены гидравлические 
сопротивления. Параметр F для конструкции 
без маслораспределительной канавки вычис-
лялся как сумма площадей наружных и внут-
ренних зазоров втулок РП, а также площадей 
восьми каналов, просверленных во втулках 
этого подшипника для подвода масла во внут-
ренний зазор. Для конструкции с маслорас-
пределительной канавкой добавлялась пло-
щадь двух канавок. 

Зависимость коэффициента гидравлическо-
го сопротивления  от среднеинтегрального 
зазора РП   приведена на рис. 11. 

С ростом зазора в РП турбокомпрессора 
ТКР7 уменьшаются гидравлические сопротив-
ления, что приводит к увеличению расхода 
масла. В конструкции с маслораспределитель-
ной канавкой сопротивления ниже, особенно 
при небольших значениях зазоров. Начиная с 

0,038,   наблюдается сближение кривых гид-
равлических сопротивлений и повышение рас-
хода масла в конструкции без канавки. Для РП 
без маслораспределительной канавки опти-
мальными вариантами являются зазоры между 
втулками и КП, равные 0,050 и 0,055 мм. 

На основании анализа результатов расчета 
можно утверждать, что в турбокомпрессоре 
исследуемой размерности следует применять 
РП без маслораспределительной канавки с от-
носительными наружными зазорами РП 2 /D  
(D — наружный диаметр втулки РП), равными 
0,0069 и 0,0063, позволяющими достичь опти-
мального теплового состояния узла подшип-
ников. 

Выводы 
1. Проведено численное моделирование га-

зодинамики в проточных частях КС и ТС тур-
бокомпрессора ТКР7, а также теоретическое и 
экспериментальное исследования расхода мас-
ла, теплового и напряженно-деформирован-
ного состояний в его подшипниковом узле. 

2. Полученные результаты можно использо-
вать при проектировании новых ступеней и 
узлов турбокомпрессоров. 
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