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Турбокомпрессоры — важные компоненты современных двигателей внутреннего 
сгорания, которые обеспечивают значительное увеличение мощности и эффективно-
сти. С повышением их производительности возрастает механическая нагрузка, дей-
ствующая на элементы конструкции, в том числе и в осевом направлении. В связи с 
этим возникает задача оценки эффективности современных методов расчета осевой 
нагрузки. Выполнены оценка методов определения осевой нагрузки, действующей на 
упорный подшипник турбокомпрессора, и оптимизация конструкции трибосопряже-
ний для достижения наилучших гидромеханических характеристик. При расчете осе-
вых сил, действующих на ротор, использован аналитический метод контрольного 
объема, а также численное моделирование в коммерческом программном комплексе 
ANSYS Fluent. Показано, что эти методы допустимы для оценки осевой силы. Прове-
дены параметрические исследования упорного подшипника с помощью ранее разра-
ботанного программного обеспечения. При изменении геометрических характери-
стик выявлены определенные зависимости, и определена наиболее эффективная кон-
фигурация конструкции. 
EDN: MOZQRW, https://elibrary/mozqrw 
Ключевые слова: упорный подшипник, осевая сила, турбокомпрессор, гидромехани-
ческие характеристики 

Turbochargers are extremely important components of modern internal combustion en-
gines, which provide a significant increase in power and efficiency. As their productivity in-
creases, the mechanical load acting on the structural elements increases, including in the ax-
ial direction. In this regard, the problem of assessing the effectiveness of modern methods 
for calculating axial load arises. The purpose of this work is to assess the methods for deter-
mining the axial load acting on the turbocharger thrust bearing and optimize the design of 
tribounits to achieve the best hydromechanical characteristics. When calculating the axial 
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forces acting on the rotor, two methods were used: the analytical method of the control vol-
ume and the method of numerical simulation. Numerical simulation was carried out in the 
commercial software package ANSYS Fluent. In the work, conclusions are made on the ap-
plicability of these methods in assessing the axial force, and parametric studies of the thrust 
bearing design are performed in the software developed by the authors. When changing the 
geometric characteristics, certain dependencies are revealed and the most effective configu-
ration of the design is determined. 
EDN: MOZQRW, https://elibrary/mozqrw 
Keywords: thrust bearing, axial force, turbocharger, hydromechanical characteristics 

Одним из важнейших компонентов современ-
ного двигателя внутреннего сгорания является 
турбокомпрессор (ТКР), обеспечивающий дви-
гателю повышение мощности и топливной эко-
номичности, а также снижение массы и габа-
ритных размеров [1–3]. Современные запросы 
потребителей диктуют тенденции совершен-
ствования конструкции ТКР с целью повыше-
ния его эффективности, экологичности, надеж-
ности и расширения диапазонов эксплуатации 
[4–7]. 

Подшипники скольжения, как опорные узлы 
ТКР, оказывают непосредственное влияние на 
его надежность, долговечность и производи-
тельность. Конструкция трибосопряжений 
должна не только выдерживать осевые и ради-
альные нагрузки, возникающие в процессе экс-
плуатации, но и обеспечивать оптимальные по-
тери мощности на трение в смазочном слое [8]. 
В упорном же подшипнике скольжения (далее 
УП) потери мощности на трение могут состав-
лять треть суммарных потерь в подшипниках 
ТКР даже без приложения осевой нагрузки [9]. 
В то же время УП оказывает значительное вли-
яние на траекторию и амплитуду колебаний 
ротора, разница пиковых значений которой 
может достигать 32 % [10]. 

Эксплуатационные характеристики УП су-
щественно зависят от чистоты и качества сма-
зочного материала, а также от давления подачи 
смазки. Низкое качество моторного масла при-
водит к снижению смазочных свойств, наруше-
нию масляного клина и преждевременному из-
нашиванию поверхностей трения УП. В свою 
очередь, недостаточное давление подачи смазки 
увеличивает потери мощности на трение и из-
нос [11]. Также на износ УП существенно вли-
яют осевые нагрузки со стороны турбины и 
компрессора. Внешний вид изношенного УП 
показан на рис. 1. 

Методам оценки осевых сил, действующих 
на УП ТКР, посвящено много работ, где пред-
ложены различные аналитические, экспери-
ментальные и численные подходы. 

В статье [12] приведены результаты аналити-
ческого и экспериментального исследований по 
прогнозированию осевой нагрузки, действую-
щей на УП ТКР. Чтобы определить осевую силу, 
на испытательном стенде измеряли деформацию 
УП в зависимости от нагрузки, учитывая не 
только механическую деформацию УП, но и 
тепловую. Авторы планируют использовать ре-
зультаты исследования для оптимизации кон-
струкции трибосопряжения с целью снижения 
механических потерь мощности на трение и по-
вышения энергоэффективности ТКР. 

Работа [13] посвящена новой эксперимен-
тальной методике измерения осевой нагрузки, 
действующей на ротор ТКР. Измерения выпол-
няли с помощью датчика силы, что позволило 
нивелировать проблемы повторяемости изме-
рения или нулевого перемещения. Сравнение 
результатов эксперимента с данными числен-
ного моделирования показало, что ошибка из-
мерений не превышает 8,17 %. Установлено, что 
при одной и той же частоте вращения ротора с 
уменьшением массового расхода рабочего тела 
(РТ) увеличивается осевая нагрузка на ком-
прессор, а с его повышением — осевая нагрузка 
на турбину. Наиболее нагруженными областя-

 
Рис. 1. Внешний вид изношенного УП 
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ми являлись задняя поверхность диска и сту-
пица рабочих колес (РК), что подтверждено в 
работе других авторов [14]. 

В исследовании [15] выполнено сравнение 
данных, полученных различными аналитиче-
скими методами оценки осевой нагрузки, дей-
ствующей на компрессор, с результатами чис-
ленного моделирования и эксперимента. Отме-
чено, что результаты численного моделирования 
занижают осевую силу на 26…58 %. Аналитиче-
ские методы зачастую дают большую погреш-
ность в оценке осевой силы и требуют данных, 
которые недоступны на первичных этапах про-
ектирования турбоагрегата. Для оценки осевой 
силы, действующей на ротор компрессора, пред-
ложен гибридный метод, показывающий по-
грешность не более 13 % по сравнению с экспе-
риментом. 

Цель работы — оценка методов определения 
осевой нагрузки, действующей на УП ТКР, и 
выбор наиболее оптимальной конструкции 
трибосопряжений для достижения наилучших 
гидромеханических характеристик. 

 
Численная методика определения газодина-
мических осевых сил. В качестве объекта ис-
следования выступал ротор турбокомпрессора 
Д-160, внешний вид которого показан на рис. 2. 
Диаметр РК турбины — 160 мм, диаметр РК 
компрессора — 170 мм. Режим эксплуатации 
соответствовал частоте вращения ротора 
50 500 мин–1. 

Для расчета газодинамических сил созданы 
неструктурированные тетраэдрические сеточ-
ные модели компрессора и турбины (рис. 3). 

Входные и выходные границы вытягивали на 
восемь собственных диаметров для обеспече-
ния полностью развитого и стабильного потока 
в расчетной области. Количество ячеек состав-
ляло 9,4…10,5 млн. Максимальный размер яче-
ек не превышал 9,8 мм, минимальный —
0,003 мм. 

РТ компрессора являлся сухой воздух, РТ 
турбины — отработавшие газы. Свойства РТ 
приведены в работе [16]. 

Моделирование выполняли в коммерческом 
программном комплексе ANSYS Fluent. На 
входной границе в турбину задавали расход РТ 
0,7225 кг/с, а на выходной — давление — 1 атм. 
Температура отработавших газов в корпусе эк-
вивалентна 678 К. На входной границе ком-
прессора задавали давление 1 атм и температу-
ру 293 К, на выходной — давление 2,25 атм и 

 
Рис. 2. Внешний вид ротора Д-160 

 

 
Рис. 3. Расчетные сеточные модели компрессора (а) и турбины (б): 

1 и 2 — входная и выходная границы; 3 и 4 — первая и вторая входные границы 
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температуру 458 К. Настройки решателя и вы-
бор физических моделей описаны в работе [17]. 

 
Аналитические методы определения газоди-
намических осевых сил. Для аналитического 
расчета осевых сил, действующих на ротор ТКР, 
использовали метод контрольного объема, 
предложенный в работе [18]. Метод показывает 
хорошую согласованность с результатами чис-
ленного расчета, погрешность результатов со-
ставляет менее 10 %. Из допущений можно вы-
делить, что поток является стационарным, а 
вязкость на стенках контрольного объема — 
пренебрежимо малой. Согласно этому методу, 
осевую силу, действующую на РК компрессора, 
можно разделить на четыре составляющие 1 ,CF  

2 ,CF  3CF  и 4CF  (рис. 4). 
Сила, действующая на входную поверхность 

РК компрессора, вычисляется как 
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где 1A  — площадь входного сечения компрес-
сора; 1p  — давление РТ на входе в компрессор; 

1D  — входной диаметр компрессора. 
Сила, действующая на поверхность бандажа 

компрессора, определяется следующим выра-
жением: 
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где sA  — площадь проекции поверхности бан-
дажа РК компрессора в осевом направлении; 

2p   — давление РТ на выходе из компрессора; 
2D  — выходной диаметр компрессора. 

Сила импульса, действующая на поверх-
ность РК компрессора, имеет вид 
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где mCQ  — массовый расход РТ; R  — газовая 
постоянная; 1T  — температура воздуха на входе 
в компрессор. 

Сила, действующая на заднюю поверхность 
РК компрессора, рассчитывается как 
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где bfCA  — площадь задней поверхности РК 
компрессора; rD  — диаметр ротора. 

Тогда результирующая сила, действующая 
на РК компрессора, определяется следующим 
образом: 

 1 2 3 4 .CW C C C CF F F F F    

Аналогичным образом рассчитывается сила, 
действующая на РК турбины: 
 1 2 3 4 ,TW T T T TF F F F F     

где 1TF  и 4TF  — сила, действующая на входную 
и заднюю поверхность РК турбины; 2TF  — си-
ла, действующая на поверхность бандажа тур-
бины; 3TF  — сила импульса, действующая на 
поверхность РК турбины. 

Таким образом, осевая сила, действующая на 
ротор ТКР, определяется как 
 .Tax TWWF F F  

По результатам аналитического расчета по-
лучены следующие составляющие осевой силы: 

 
Рис. 4. Схема расчета осевых сил, действующих на ротор ТКР: 

1 — диффузор; 2 — диффузор с варьируемой геометрией 
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• для РК компрессора 
1CF   1108 Н; 2CF  2518 Н; 3CF  45,4 Н; 

4CF  7292 Н; CWF –3620 Н; 
• для РК турбины 

1TF  1450 Н; 2TF   2755 Н; 3TF   18,3 Н; 
4TF   6394 Н; TWF  2171 Н. 

Осевая сила, действующая на ротор ТКР, 
TaxF   –1449 Н. Отрицательное значение ука-

зывает на преобладание осевой силы со сторо-
ны турбины. 

 
Параметрические исследования конструкции 
УП. Расчет проводился в квазистатической по-
становке с использованием ранее разработанно-
го программного обеспечения [19]. Принцип 
расчета заключался в постепенном уменьшении 
начального зазора в УП и определении несущей 
способности W, которую сравнивали с вычис-
ленной осевой нагрузкой. При этом определя-
лиcь следующие гидромеханические характери-
стики трибосопряжения: температуру в смазоч-
ном слое T, расход смазки в радиальном Qr и 
окружном Q направлениях, потери мощности 
на трение N и максимальное гидродинамическое 
давление pmax. 

Расчет прекращался при достижении равен-
ства несущей способности и заданной осевой 
нагрузки или при получении минимальной 
разницы их значений. 

Рабочая поверхность УП образована шестью 
колодками с рабочими площадками, разделен-
ными радиальными канавками. Каждая колодка 
УП (рис. 5) содержала наклонную (с углом охва-
та 1) и горизонтальную (с углом охвата 2) ча-
сти. Полный охват колодки  варьировали в 
диапазоне 49…54. Угол наклонной колодки 
принимали равным 20. Внутренний радиус r1 = 
= 11,7 мм, внешний радиус r2 = 19 мм. 

Для расчета приняты следующие входные 
параметры: частота вращения ротора — 
50 500 мин–1; избыточное давление подачи 
смазки — 0,5 МПа; температура подачи смаз-
ки — 90 °С. В качестве РТ выступало моторное 
масло 5W40 по SAE. 

Параметры вариантов конструкции УП при-
ведены в табл. 1, где  — отношение угла охвата 
колодки к углу охвата ее горизонтальной части, 
 = /2. 

 
Результаты исследования. Результаты иссле-
дования (РИ) — значения осевой силы, дей-
ствующей на УП, полученные путем аналитиче-
ского расчета, численного моделирования и 
эксперимента, — приведены в табл. 2. Там же 
для сравнения указаны аналогичные данные, 
взятые из работ других авторов. 

Как следует из табл. 2, значения осевой силы 
значительно различаются в зависимости от вы-
бранного метода исследования, режима эксплу-
атации и диаметра РК ТКР. При этом наблюда-
ется пятикратное различие между результатами 
аналитического и численного исследования. 
Некоторыми авторами отмечено, что аналити-
ческий метод контрольного объема хорошо 
прогнозирует осевую силу при низкой частоте 
вращения ротора и отсутствии учета утечек, в 
других случаях значения могут отличаться друг 
от друга на 50…85 %. 

 
Рис. 5. Схема колодки УП 

Таблица 1 
Параметры вариантов конструкции УП 

Вариант 
Угол охвата 

колодки, 
, град 

Ширина канав-
ки на среднем 
радиусе bк, мм 

Отношение 
углов охвата 

колодки  

1 

49,230 10,770 

2,0 
2 2,5 
3 3,0 
4 3,5 
5 

52,470 7,530 

2,0 
6 2,5 
7 3,0 
8 3,5 
9 

54,615 5,385 

2,0 
10 2,5 
11 3,0 
12 3,5 
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В методе контрольного объема также суще-
ствует допущение о постоянном давлении в об-
ласти за задней поверхностью РК, которое не 
подтверждается численными расчетами и дан-
ными из работ других авторов [15]. Это допу-
щение приводит к завышенному значению дав-
ления на задней поверхности РК и, соответ-
ственно, осевой силы. Отсутствие учета 
вязкостных сил в методе контрольного объема 
сказывается незначительно на оценке осевой 
силы, так как они составляют не более 2,5 % 
общего значения. 

Таким образом, можно заключить, что ана-
литический метод контрольного объема допу-
стим к использованию, но следует учитывать, 
что он многократно завышает осевую силу, а 
для полноценного сравнения не хватает экспе-
риментальных данных. 

Ориентируясь на значение расчетной осевой 
силы, можно перейти к результатам моделиро-

вания УП ТКР. Результаты расчета вариантов 
колодки при зазоре hУП = 9 мкм и различных 
значениях угла охвата  приведены в табл. 3. 

 
Рис. 6. Зависимости несущей способности УП W  

от зазора УП hУП, полученные путем 
параметрического исследования ( ),  

численным ( ) и аналитическим ( ) методами 

Таблица 2 
Значения осевой силы, действующей на УП 

Источник 
данных 

Режим эксплуатации, 
мин–1 Диаметр РК ТКР, мм 

Осевая сила, Н, при исследовании 

аналитическом численном экспериментальном 

[13] 90 000 84…93 – 183 200 
[20] 1200 – –60 – –83 
[21] 100 000 96…102 –4540 – – 
[22] 24 000 – – 280 289 
РИ 50 500 160…170 –1449 –244 – 

 
Таблица 3 

Результаты расчета вариантов УП при зазоре hУП = 9 мкм и различных значениях угла охвата колодки  

Вариант , град W, Н T, С N, Вт Qr104, м3/c Q102, м3/c pmax, МПа 

1 

49,230 

3640 122,8 5363 –0,76 1,06 77,4 
2 3881 121,6 5342 –0,97 1,10 154,0 
3 3938 119,8 5268 –1,07 1,15 242,0 
4 3881 121,6 5342 –0,97 1,10 154,0 
5 

52,470 

3684 123,6 5735 –0,83 1,11 91,3 
6 3867 122,1 5713 –1,03 1,16 199,0 
7 3888 119,5 5487 –1,12 1,21 270,0 
8 3837 116,9 5199 –1,17 1,26 262,0 
9 

54,615 

3698 124,2 5989 –0,88 1,14 102,0 
10 3838 122,2 5942 –1,06 1,20 226,0 
11 3825 119,2 5666 –1,15 1,26 264,0 
12 3753 116,0 5229 –1,20 1,30 226,0 
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С ростом угла охвата несущая способность 
увеличивается, но и потери на трение возрас-
тают на 6…11 %. Наибольшая несущая способ-
ность достигается при угле охвата  = 49,23 и 
отношении  = 3. Минимально допустимый за-
зор hУП = 9 мкм, после которого наблюдается 
«срыв» несущей способности. 

Сравнение несущей способности УП в зави-
симости от зазора с осевыми силами, получен-
ными разными методами, приведены на рис. 6. 

Выводы 
1. Проведено исследование оценки методов 

определения осевой нагрузки, действующей на 
УП ТКР, и сделан выбор наиболее оптимальной 
конструкции трибосопряжения для достиже-
ния наилучших гидромеханических характери-
стик. 

2. Анализ полученных результатов выявил 
существенную разницу между данными, полу-
ченными путем аналитического расчета и чис-
ленного моделирования. Показано, что анали-
тический метод контрольного объема является 
допустимым, так как является более простым и 

быстрым при оценке осевой нагрузки, но из-за 
допущений может значительно завышать ее 
значение. Для полноценного сравнения адек-
ватности методов не хватает эксперименталь-
ных данных, а в научной литературе не удалось 
найти источников, где присутствуют все ука-
занные методы исследования. 

3. Выполнено параметрическое исследова-
ние УП, по результатам которого выявлены 
следующие зависимости: 

• с ростом угла охвата колодки несущая спо-
собность увеличивается, но и потери мощности 
на трение возрастают на 6…11%; 

• наибольшая несущая способность достига-
ется при угле охвата 49,23 и отношении  = 3; 

• минимально допустимый зазор УП во всех 
рассмотренных вариантах эквивалентен 9 мкм, 
после которого наблюдается «срыв» несущей 
способности.  

4. Дальнейшие исследования будут посвя-
щены определению влияния УП на динамику 
ротора ТКР, а также оценке изменения его гид-
ромеханических характеристик вследствие пе-
рекоса. 
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