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При разработке конструкций турбокомпрессорных агрегатов (микротурбин), рабо-
тающих с высокотемпературными потоками, можно полностью отказаться от си-
стемы смазки, применив самосмазывающиеся подшипники. При этом важно обес-
печить требуемые температурные режимы и допустимые температурные деформа-
ции. На сегодняшний день отсутствуют методики расчета, позволяющие определять 
температурные поля и деформации системы ротор — самосмазывающиеся подшип-
ники. В связи с этим предложена численная методика расчета подшипниковых уз-
лов, учитывающая взаимное влияние режимов работы турбоагрегата и системы 
охлаждения подшипника. Выполнена апробация методики. Приведены результаты 
анализа температур и температурных деформаций. 
Ключевые слова: несмазываемый подшипник, малорасходный турбоагрегат, числен-
ная методика, тепловое состояние, температурные деформации 

When designing turbocharger units (microturbines) working with high-temperature flows, 
it is possible to completely abandon lubrication system and use self-lubricating bearings 
instead. At the same time, it is important to ensure the required temperature regimes and 
permissible temperature deformations. Currently, there are no calculation methods that 
could be used to determine the temperature fields and temperature deformations of the 
‘rotor — self-lubrication bearings’ system. The paper proposes a numerical method for 
calculating bearing assemblies, which takes into account the mutual influence of the 
operating modes of the turbine unit and the bearing cooling system. The proposed method 
is tested, and the results of the analysis of temperatures and temperature deformations are 
presented.  
Keywords: non-lubricated bearing, low-flow turbine unit, numerical method, thermal state, 
temperature deformation 

Одним из перспективных направлений разви-
тия машиностроения является создание агрега-
тов и узлов для турбогенераторов и микротур-
бин, используемых в системах рекуперации 
тепловых потерь и автономных энергетических 
установках [1–4]. Их основной элемент — тур-

боагрегат, ресурс и надежность которого зави-
сят от подшипниковых узлов (ПУ), работаю-
щих в экстремальных температурных условиях. 
В таких условиях трудно реализовать систему 
смазки, поэтому ее можно заменить самосма-
зывающимися подшипниками [5, 6]. 
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Создание подшипников, функционирую-
щих в условиях высоких температур и темпе-
ратурных деформаций, требует разработки 
численной методики, учитывающей конструк-
тивные особенности конического подшипника 
(КП) и его системы охлаждения, тепловыделе-
ние вследствие механического трения, а также 
элементы конструкции и проточной части 
турбоагрегата. 

Цель работы — оценка тепловых деформа-
ций несмазываемых подшипниковых узлов с 
использованием численной методики. 
 
Объект исследования. В качестве объекта ис-
следования выбран охлаждаемый опорно-
упорный конический ПУ (рис. 1) малорасход-
ного турбоагрегата, содержащий расширитель-
ную часть, которая работает на высокотемпера-
турном рабочем теле (продуктах сгорания топ-
лива), и компрессорную часть, сжимающую 
атмосферный воздух. 

Для расчета температурных деформаций 
системы ротор — подшипники рассмотрена 
двухопорная схема реализации турбоагрегата  
с консольным расположением самосмазываю-
щихся опор (рис. 2), где т

2 ,  к
2  и т

2 ,T  к
2T  — 

коэффициенты теплоотдачи и средние темпе-
ратуры в проточной части РК турбины и ком-
прессора соответственно; т

1 ,  к
1  и т

1 ,T  к
1T  — 

коэффициенты теплоотдачи и средние темпе-
ратуры в тыльной части РК турбины и ком-
прессора соответственно. 

Приняты следующие допущения: рабочий 
процесс — стационарный; материалы тел — 
однородные и изотропные [7, 8]; отсутствуют 
деформации, вызванные силовым воздействи-
ем; тепловое взаимодействие трущихся дета-
лей рассматривается по всей трущейся  
поверхности КП; тепловой поток — равно-
мерный и стационарный; мощность, затра-
чиваемая на преодоление сил трения, перехо-
дит в тепловую энергию; теплообмен с окружа-
ющей средой и газодинамика рабочих газов в 
проточной части компрессорной и расшири-
тельной ступеней не рассматриваются; учитыва-
ются значения коэффициентов теплоотдачи со 
стороны охлаждающей жидкости; процесс теп-
лообмена между рабочими газами и проточной 
частью со стороны ротора для компрессорной и 
расширительной ступеней задан в виде соответ-
ствующих значений коэффициентов теплоотдачи 
и температур, определяемых по известным мето-
дикам, приведенным в работе [9]. 
 
Методика расчета. Методика расчета теплово-
го состояния (теплообмена и гидродинамики 
охлаждающей среды, теплопередачи в ПУ и 
проточной части турбоагрегата) и температур-
ных деформаций в ПУ и проточной части тур-
боагрегата состоит из двух этапов. 

Первый этап — расчет температурного 
поля. Система основных расчетных уравнений, 
определяющих температурное поле ПУ турбо-
агрегата, включает в себя [10]: 

• уравнение неразрывности потока охла-
ждающей среды, выражающее закон сохране-
ния массы: 

 div 0,   

где ρ — плотность жидкости, кг/м3;   — век-
тор скорости, м/с; 

• уравнение движения (уравнение Навье —
 Стокса) потока охлаждающей среды, описыва-
ющее закон сохранения количества движения: 

 
 

Рис. 1. Принципиальная схема охлаждаемого  
опорно-упорного конического ПУ турбоагрегата: 

1 — ротор; 2 — КП; 3 — охлаждающая рубашка;  
4 — корпус 
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где ,x y   и z  — проекции вектора скорости 
  на оси x, y и z; p — давление жидкости в лю-
бой точке потока, Па; μ — динамическая вяз-
кость жидкости в любой точке потока, Па∙с; 

• уравнение энергии потока охлаждающей 
среды, выражающее закон сохранения энергии 
и определяющее распределение температуры в 
потоке жидкости: 
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где pС  — изобарная теплоемкость, Дж/(кг∙К);  
Т — температура, К;  — коэффициент тепло-
проводности жидкости, Вт/(м∙К); Ф — диссипа-
тивная функция, описывающая диссипацию 
энергии за счет вязких напряжений; 

• уравнения теплопроводности в стацио-
нарной трехмерной постановке: 

 для подшипника 
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Рис. 2. Принципиальная схема для расчета температурных деформаций системы ротор — подшипники: 

1 и 5 — КП со стороны турбины и компрессора; 2 и 4 — рабочее колесо (РК) турбины и компрессора; 3 — ротор 
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– для ротора 
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где ,r   и z  — радиальная, угловая и осевая 
координата соответственно. Здесь и далее ин-
дексы «п», «к», «р», «к.к» и «к.т» помечают под-
шипник, корпус, ротор, РК компрессора и РК 
турбины соответственно. 

Особенности реализации численной мето-
дики для расчета температурных полей в са-
мосмазывающихся ПУ трения в программном 
пакете ANSYS изложены в работах [11, 12]. 

Разработка расчетной модели состояла из 
последовательного создания: геометрической 
модели, сеточной модели, модели жидкости, 
модели турбулентности и граничных условий. 

Геометрическая модель построена в про-
граммном комплексе SolidWorks путем твердо-
тельного моделирования отдельных элементов, 
объединяемых в сборочный узел, который за-
тем импортировался в среду ANSYS. 

Сеточная модель для твердых тел создана с 
помощью стандартного инструмента ANSYS 
Mesh. Общие размерные характеристики для се-
точной модели следующие: Min size (минималь-
ный размер) — 0,0002 м; Max face size (максималь-
ный размер на поверхности) — 0,0005 м; Max tet 
size (максимальный размер тетраэдра) — 0,001 м. 

В качестве модели турбулентности при мо-
делировании охлаждающей среды в рубашке 
подшипника принята модель SST, главной 
трудностью использования которой является 
необходимость применения достаточно мелких 
сеток в окрестностях стенок. 

Построение сеточной модели охлаждающей 
жидкости реализовано в приложении ANSYS 
ICEM CFD. Построение выполнено блочным 
методом с помощью структурированной гекса-
эдрической сетки. После построения блочной 
структуры проведено конвертирование в не-
структурированную гексаэдрическую сетку. 
Конечно-элементарная сетка в азимутальном и 
осевом направлениях — равномерная, количе-
ство элементов в этих направлениях принято 
равным одной ячейке на 1 мм. 

Рекомендуемые значения y+ для внешней по-
верхности подшипника — 0,1. Коэффициент ро-
ста ячеек — 1,2, рост ячеек — линейный. Исклю-
чение составил блок потока, смежный блоку па-
трубка. В этой области сетка выполнялась 
неравномерной, коэффициент роста — 1,2. Сетка 

 
Рис. 3. Сеточные модели ротора в сборе (а) и КП c принудительным охлаждением (б) 
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патрубка имела следующие параметры: в ради-
альном направлении значение y+ ≤ 5, коэффици-
ент роста — 1,2; в осевом направлении — одна 
ячейка на 1 мм, в зоне патрубка смежной области 
кольцевого зазора обеспечивалось сгущение сет-
ки по линейному закону роста с соответствую-
щим коэффициентом, равным 1,2. Размер по-
следней ячейки патрубка равнялся размеру 
смежной ячейки области зазора. Сходимость до-
стигалась на отметке 1 · 10–5. 

Примеры расчетных сеток приведены на 
рис. 3. 

Тепловые поля, рассчитанные на первом 
этапе в виде массива, пересылались в файл ис-
ходных данных для вычисления деформаций в 
модуле Static Structural с учетом действующих 
механических ограничений. 

Второй этап — расчет температурных 
деформаций. В турбоагрегатах с высокотемпе-
ратурным рабочим телом температура вдоль 
трущихся поверхностей охлаждаемого ПУ мо-
жет значительно различаться, что определяет 
уровень градиентов температурных деформа-
ций по длине узла трения. Уравнения упруго-
сти для линейных и угловых деформаций в об-
щем виде приведены в работе [13]. 

Схема определения деформаций трущихся 
поверхностей ротора и КП в сечениях 1–1 и 2–2 
показана на рис. 4. Суммарные деформации, 
приводящие к тепловому перекосу, вычисляют-
ся по следующим выражениям: 

1 1 1п 1р ;      

2 2 2п 2р ;     

1 1 2 2 ,          

где 1 1  и 2 2  — суммарные деформации в се-
чениях 1–1 и 2–2; 1п ,  2п  и 1р ,  2р — ради-
альные деформации подшипника и ротора в се-

чениях 1–1 и 2–2 соответственно; Δ — градиент 
деформаций в ПУ. 

Основные стадии создания сеточной модели 
твердых тел и размерные характеристики сетки 
аналогичны рассмотренным на первом этапе. 

Определение температурных деформаций в 
ПУ является основной задачей, поэтому для КП 
и ротора создана сетка с лучшими размерными 
характеристиками: Element Size (размер одной 
ячейки) во всех направлениях равен 0,0001 м. 
Сходимость расчета также достигалась на от-
метке 1 · 10–5. 

Пример сеточной модели ПУ со стороны 
турбины приведен на рис. 5. 

С помощью разработанной методики мож-
но проводить проектировочные и поверочные 
расчеты. Поверочный расчет предполагает 
определение полей температур и деформаций 
взаимовлияющих элементов проточной части 
турбоагрегата и охлаждаемых КП. После вы-
числений необходимо доработать геометриче-
скую модель ПУ с учетом полученных полей 
деформаций. Затем первый и второй этапы 
расчета следует повторить. Эту процедуру 
необходимо повторять до тех пор, пока не бу-
дет обеспечено требуемое расхождение темпе-
ратуры на характерных поверхностях, опреде-
ляемое исследователем. 

Проектировочный расчет предусматривает 
варьирование граничных, геометрических и 
физических условий без перестроения модели 
для выявления требуемых по условиям эксплу-
атации температур и деформаций. 

Геометрические условия: 
• для РК турбины и компрессора (см. рис. 2) 

приведены в табл. 1; 
• для КП (см. рис. 1): d1 = 0,01 м; d2 = 0,014 м; 

L = 0,02 м; угол конуса КП 2β = 20о; 
• для охлаждающей рубашки (см. рис. 1):  

d3 = 0,018 м; d4 = 0,0185 м; d5 = 0,005 м. 

  
Рис. 4. Схема определения деформаций трущихся 
поверхностей ротора и КП в сечениях 1–1 и 2–2 

Рис. 5. Пример сеточной модели ПУ  
со стороны турбины 
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Рассмотрена схема, где КП со стороны ком-
прессора подвижен в осевом направлении, что 
обеспечивает компенсацию осевых деформаций 
системы ротор — самосмазывающиеся КП. По-
этому интерес представляют радиальные де-
формации трущихся поверхностей ПУ. 

Расчет деформаций ПУ со стороны ком-
прессора и турбины проведен раздельно. Для 
определения радиальных деформаций приняты 
следующие граничные условия: у КП со сторо-
ны турбины зафиксирована наружная поверх-
ность, у КП со стороны компрессора — торце-
вая поверхность, у ротора со стороны КП тур-
бины — поверхность его трения со стороны 
компрессора, и наоборот. 

Физические условия. Для вала в качестве 
материала выбрана сталь 40Х, для cамосмазы-
вающегося КП — керамический материал на 
базе Al2O3 с коэффициентом трения 0,2 [14] и 
полимерный материал «Суперфлувис» с коэф-
фициентом трения 0,15 (определенным в ре-
зультате эксперимента). Охлаждающая жид-
кость — вода. 

Теплофизические свойства рабочих сред и 
материалов в общем случае являются функци-
ями температуры Т: 

( ); ( ); ( ); ( ).pf Т f Т С f Т f Т        

Граничные условия. Введены следующие 
шесть тепловых ограничений. 

1. На поверхности трения ротора и под-
шипника действует граничное условие 

рп
п р тр

пов пов
;

ТТ Q
n n

             
 

п пов р пов( ) ( ) ;T T  

тр тр ср ;Q f Nv  

ср ср
2 ;
60

nv r
  

рад oс ,
cos sin
N NN  

 
 

где n — частота вращения ротора; трQ  —
 теплота, выделяемая при трении (см. рис. 1); 

трf  — коэффициент трения; N — нормальная 
сила; срv  — скорость скольжения на среднем 
радиусе трения; срr  — средний радиус трения; 

радN  и oсN  — радиальная и осевая силы;  
β — полуугол конуса КП (цапфы вала). 

Теплота, выделяемая при трении, тр ,Q  опре-
деляется из следующих условий: давление на 
входе в турбину — 169 кПа; давление на выходе 
из турбины — 103 кПа; давление на входе в ком-
прессор — 97 кПа; давление на выходе из ком-
прессора — 184 кПа; масса ротора в сборе —  
0,3 кг; частота вращения ротора турбоагрегата — 
60 000 мин–1; межопорное расстояние — 0,12 м; 
класс точности балансировки — 3. 

2. На стенках корпуса, контактирующих с 
охлаждающей жидкостью, действует граничное 
условие 

 ж
ст ж 0

,
n

Т
T T n 

        
 

где ж  и жT  — коэффициент теплоотдачи и 
температура жидкости; стT  — температура 
стенки корпуса на диаметре d3. 

Коэффициент теплоотдачи жидкости опреде-
ляется из следующих условий: на входе в охла-
ждающую рубашку массовый расход среды — 
0,005 кг/с, температура — 293 К; статическое дав-
ление на выходе — 1 · 105 Па; на стенках, образу-
ющих охлаждающий канал, имеет место условие 
прилипания, параметр шероховатости поверхно-
сти — 2,5 мкм. 

3. На внешней поверхности подшипника и 
внутренней поверхности корпуса задано гра-
ничное условие 

п к
п к

пов пов
;Т Т

n n
             

 п пов к пов( ) =( ) .Т Т  

4. На внешней поверхности ротора и по-
верхности отверстий РК турбины и компрессо-
ра в границах контакта приняты следующие 
граничные условия: 

Таблица 1 

Основные геометрические параметры  
профиля лопаток РК 

 
Параметр Значение 

Хорда С, мм 34/27 
Шаг решетки m, мм 16/17 
Ширина решетки b, мм 26/23 
Угол потока на входе β1, град 30/90 
Угол потока на выходе β2, град 60/30 
Средний диаметр РК dср, мм 38/40 
Высота лопаток l, мм 9/14 

Примечание. В числителе дроби указаны значения для 
РК компрессора, в знаменателе — для РК турбины. 
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р к.к
р к.к

повпов
;

Т Т
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5. На стенках РК компрессора и турбины, 
контактирующих с компримируемым и расши-
ряющимся рабочим телом, соответственно дей-
ствуют граничные условия 

 г.к
ст г.к 0

;
n

Т
T T n 

        
 

 г.т
ст г.т 0

,
n

Т
T T n 

        
 

где г.к  и г.кT  — коэффициент теплоотдачи и 
температура компримируемого рабочего тела; 

г.т  и г.тT  — коэффициент теплоотдачи и тем-
пература расширяющегося рабочего тела. 

6. На поверхностях РК компрессора и тур-
бины заданы тепловые ограничения в форме 
средних значений коэффициентов теплоотдачи 
и температур со стороны компримируемого и 
расширяющегося рабочих тел: 

• для проточной части РК [9, 15] 

 u ;N
b


   (1) 

  0,66 0,58 0,42
гNu 0,206Re 1 0,8 ;uS S   (2) 
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1 2

sin 2 1;
sin sin cos

2

bS
m


 

       

 (4) 

 ср
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d

l
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где Nu  — критерий Нуссельта; Re  — критерий 
Рейнольдса; гS  — критерий геометрического 
подобия; 2  — относительная скорость газа на 
выходе из РК;   — кинематическая вязкость 
рабочего тела; срu  — окружная скорость на 
среднем диаметре РК; 

• для тыльной части РК [16] 

 
ср

2Nu ;
d


   (7) 

 0,33Nu 0,558Pr ;  (8) 
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д срRe ;
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a
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Pr  — критерий Прандтля; д  — угловая ско-
рость вращения диска; а — коэффициент тем-
пературопроводности рабочего тела. 

Значения тепловых параметров для РК тур-
бины и компрессора, определенные с учетом 
данных табл. 1 и уравнений (1)–(10), приведены 
в табл. 2. 

 

Таблица 2 

Значения тепловых параметров РК турбины  
и компрессора 

 

Часть РК 
Коэффициент  
теплоотдачи, 

Вт/(м2·К) 

Средняя тем-
пература, К 

Проточная 360/350 277/290 
Тыльная 318/870 345/910 
Примечание. В числителе дроби указаны значения для 
РК компрессора, в знаменателе — для РК турбины. 

 

Рис. 6. Сопоставление результатов аналитического 
(сплошные линии) и численного (штриховые  
линии) расчетов радиальных температурных 

деформаций самосмазывающегося ПУ турбоагрегата 
при различных вариантах закрепления КП: 

1 и 2 — деформации внешней стенки КП и внутренней 
поверхности КП при осевой фиксации; 3 — деформация 

вала; 4 — суммарная деформация вала и КП  
при фиксации наружной поверхности КП в корпусе 
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Верификация результатов численного расче-
та. Результаты сопоставления расчетных дан-
ных, полученных аналитическим путем [17, 18] 
и численным методом в пакете ANSYS, для се-
чения 1–1 ПУ со стороны турбины при различ-
ных вариантах закрепления КП, приведены на 
рис. 6. Материал подшипника — СС670 (Al2O3); 
материал вала — сталь 40Х. 

Установлено, что расхождение сопоставля-
емых данных не превышает 5…10 %, что можно 
считать приемлемым значением для инженер-
ного анализа температурных деформаций в са-
мосмазывающихся ПУ трения. 
 
Результаты и их обсуждение. На рис. 7 приве-
ден пример результатов расчета полей темпера-

 

 

 

Рис. 7. Пример результатов расчета: 
а — поле температур, К, ротора в сборе; б — поле  

температур, К, КП со стороны турбины; в — линии  
тока охлаждающей среды; г — поле температурных  

деформаций, м, КП со стороны турбины 
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тур, температурных деформаций и линий тока 
охлаждающей жидкости. 

Результаты расчета температур и темпера-
турных деформаций охлаждаемых и неохла-
ждаемых КП при углах 2β = 20о и 2β = 45о при-
ведены в табл. 3, где Тmax — наибольшая темпе-
ратура трущейся поверхности КП; ΔT и Δ — 
градиенты температур и деформации трущейся 
поверхности КП; НЗ — недопустимые значения 
этих параметров (температура превышает об-
ласть работы материала). 

Анализ полученных результатов показал 
следующее: 

• КП со стороны компрессора турбоагрегата 
работает при невысоких температурах (что обу-
словлено теплообменом через ротор к сжимае-
мому газу в РК компрессора) и с незначитель-
ными температурными деформациями по 
длине ПУ; для всех рассмотренных материалов 
температура не превышала 343 К, что позволяет 
применять полимерные материалы (например, 
Суперфлувис) для изготовления КП; 

• использование со стороны турбины КП 
без системы охлаждения приводит к значи-
тельным температурам в зоне трения (831 К) и 
температурным деформациям по длине ПУ; с 
увеличением размеров агрегата и ПУ, вероятно, 
значения деформаций будут возрастать, что 
потребует создания системы охлаждения для 
выравнивания поля температур и температур-
ных деформаций соответственно; 

• применение со стороны турбины КП с си-
стемой охлаждения способствует существенно-
му (у КП поверхность теплообмена намного 
больше, чем у цилиндрического подшипника) 
снижению температуры в зоне трения (407 К), 
однако при этом наблюдаются градиенты де-

формаций по длине ПУ, причем вероятно, что с 
увеличением угла конусности, длины подшип-
ника и размеров агрегата деформации будут 
возрастать; в этом случае необходимо органи-
зовать систему охлаждения КП так, чтобы 
обеспечить одновременное уменьшение темпе-
ратуры в зоне трения и температурных дефор-
маций вдоль длины ПУ [19]. 

Выводы 
1. Разработана численная методика исследо-

вания температур и температурных деформаций 
системы ротор — самосмазывающиеся КП ма-
лорасходного высокотемпературного турбоагре-
гата. 

2. Выполнена апробация методики. С учетом 
отсутствия в доступной научно-технической ли-
тературе численных и инженерных методов рас-
чета, а также экспериментальных данных для 
определения полей температур и температурных 
деформаций, адекватность методики для систе-
мы ротор — самосмазывающиеся КП подтвер-
ждена поэтапной верификацией ее отдельных 
составляющих: 

• при моделировании процессов течения 
охлаждающей воды и теплообмена в рубашке 
КП установлено, что расхождение полученных 
данных с результатами экспериментального ис-
следования не превышает 10 % [11, 12]; 

• при моделировании полей температур и 
температурных деформаций ПУ без осевого 
подвода теплоты расхождение результатов, по-
лученных численным методом и аналитическим 
путем в частной постановке, составило 5…10 %. 

3. Результаты расчетов показали актуаль-
ность применения методики для моделирования 

Таблица 3 

Значения параметров трущейся поверхности охлаждаемых и неохлаждаемых КП 

Материал КП 
Параметры трущейся поверхности КП 

без системы охлаждения с системой охлаждения 
Тmax, К ΔT, К Δ, мкм Тmax, К ΔT, К Δ, мкм 

2β = 20о 
Al2O3 831/343 1,24/0,07 15,71/1,47 407/310 68,93/7,45 6,30/0,65 
Суперфлувис НЗ/343 НЗ/0,05 НЗ/4,59 НЗ/337 НЗ/6,05 НЗ/1,25 

2β = 45о 
Al2O3 – – – 458/316 32,22/3,56 6,16/0,75 
Суперфлувис НЗ/– НЗ/– НЗ/– НЗ/341 НЗ/4,56 НЗ/2,75 
Примечание. В числителе дроби указаны значения для КП со стороны турбины, в знаменателе — для КП со 
стороны компрессора. 
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полей температур и температурных деформаций 
роторных систем малорасходных высокотемпе-
ратурных турбоагрегатов. С учетом сложности 
геометрии большого количества конструктив-
ных элементов и сопряжений, а также неравно-
мерности температурных полей, формирующих 
граничные условия, использование аналитиче-
ских методов становится невозможным. 

4. Установлено, что со стороны компрессор-
ной ступени подшипник может быть выполнен 

из полимерного материала, при этом температу-
ры и деформации не значительные. 

5. Выявлено, что со стороны высокотемпера-
турной расширительной ступени требуется ор-
ганизация системы жидкостного охлаждения 
КП, а также выбор конструкции и материала 
подшипника, что в комплексе обеспечит прием-
лемый уровень температур и градиентов темпе-
ратурных деформаций. 
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