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Abstract : The rotating shaft of a turbocharger is usually supported by two oil-lubricated journal bearings and a thrust 
bearing. The turbocharger rotor is the main cause of mechanical friction losses, which strongly influence the efficiency 
and performance of a high-speed turbocharger. In this paper, we investigated the mechanical friction losses of a 
turbocharger bearing system by using analytical and experimental methods. The SAE 10W-30 grade engine oil was 
used for lubricating the turbocharger rotor bearings of the 1.4 L gasoline engine. Petroff’s equation and the CFD 
method were used to calculate the mechanical friction loss, and the analytical results were verified by the experimental 
results that used calorimetric measurement techniques. Meanwhile, in order to measure the mechanical friction loss of 
pure radial journal bearings, the experiment was conducted in the operating ranges without axial thrust loads. Based on 
the analytical and experimental results, it was found that the mechanical friction loss was mainly induced by 
oil-lubricated journal bearings, and its magnitude varied in the form of a parabolic function with respect to the 
turbocharger’s rotation speed. In addition, the theoretical results were in good agreement with the experimental results.

Key words : Turbocharger(터보차저), Rotordynamics(회전체역학), Mechanical friction loss(기계마찰손실), Full 
floating bearing(풀 플로팅 베어링), CFD(전산유체역학)

Nomenclature1)

N : turbocharger rotating speed, rev/s
NRSR : full floating ring speed ratio
r : radius of bearing, mm
h : thickness of oil film, mm
c : clearance, mm
μ : oil dynamic viscosity, N-s/m2

ε : journal(bearing) relative eccentricity
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1. 서 론

최근 자동차 엔진의 소형화 추세에 따라 전 세계

적으로 엔진 성능을 보완하기 위해서 터보차저를 

장착하는 완성차 업체가 점차 늘어나고 있다. 종래
에는 디젤 엔진에서만 주로 터보차저를 적용해 왔

으나, 최근에는 가솔린 엔진에서도 그 사용이 점차 
늘어나고 있다. 이처럼 소형 엔진용 터보차저의 보
급으로 터보차저 메이커들은 성능을 최대한 향상시

키기 위해서 많은 노력을 경주하고 있으며, 최근에
는 300,000 rpm 이상의 회전속도를 가지는 소형 터
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Fig. 1 Layout of the center housing and rotor assembly in 
automotive turbocharger

보차저도 개발되고 있다. Fig. 1은 대표적인 터보차
저 축계의 단면구조이며, 반경방향 힘을 지지하는 
두 개의 풀-플로팅 저널 베어링과 축 방향 추력을 
지지하는 하나의 스러스트 베어링으로 이루어져 

있다. 축계 저널베어링은 유체 윤활로 지지되기 때
문에 유체 마찰로 인한 기계적 마찰손실이 필수적

으로 발생하며, 터보차저의 성능향상을 위해서는 
이 마찰손실을 줄이는 것이 매우 중요한 과제이

다.1-5)

본 연구에서는 1.4 L급 가솔린 엔진용 터보차저
의 축계를 대상으로, 페트로프 식(Petroff’s equation)
과 CFD 해석결과를 이용해서 축계 베어링부에서 
발생하는 기계적 마찰손실량을 수치적으로 계산하

였다. 한편, 이론식으로부터 얻어진 마찰손실량의 
타당성을 검증하기 위해서 칼로리 미터법(Calori-
metric method)을 사용해서 터보차저의 회전속도에 
따른 마찰손실량 크기들을 실험적으로 측정하였다. 
따라서 향후 본 연구에서 제시한 이론적 또는 실험

적 방법을 활용함으로써 터보차저의 베어링 형상 

및 유체윤활조건 변화에 따른 기계마찰손실량에 대

한 예측이 충분히 가능할 것으로 사료된다.6,7)

2. 관련 이론

일반적인 유체윤활에 의한 마찰손실은 페트로프 

식을 통해 이론적으로 계산이 가능하며, 뉴턴의 점
성법칙을 기초로 한다.8-10)

Fig. 2 A plate move with a velocity U on a film of lubri-
cation of thickness h 

2.1 뉴턴의 점성법칙

Fig. 2에서와 같이 일정 두께 h에서 U의 속도로 
움직이는 면 A에 대한 윤활유체의 전단응력 τ는 전
단력을 단면적으로 나눈 크기이며, 식 (1)과 같다.

 


 

  (1)

윤활유체의 전단속도는 대개 일정하므로 식 (1)
은 아래와 같이 나타낼 수 있다.

 


 

  (2)

식 (2)는 베어링 마찰손실을 계산하는 페트로프 
식의 기초법칙이다.

2.2 페트로프 식

회전하는 축의 속도를 N (rev/s)이라 하면, 축 표면
의 선속도는 U = 2πrN이 되고 두께 h를 베어링 간극 
c로 놓으면 식 (2)는 다음과 같다.

 




  (3)

한편, 전단력은 전단응력에 단면적 크기를 곱한 
값이므로 토크는 전단력에 회전반경 r을 곱함으로
써 얻을 수 있으며 아래 식과 같다.

  × ×  

   



  
 (4)

따라서 Fig. 3에서 나타낸 바와 같이 W라는 하중
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Fig. 3 Petroff’s lightly loaded journal bearing consisting of a 
shaft journal and a bearing with an axial-groove 
internal lubricant reservoir

중이 작용하는 베어링 설계 시, 베어링에 작용하는 
압력은  이고, 마찰력은 마찰계수 ƒ에 
하중 W 를 곱한 값이 되므로 마찰토크 Tƒ 는 다음 
식과 같다.

 × ×   (5)

한편, 식 (4)와 식 (5)를 이용하여 마찰계수에 대
해 나타내면 아래 식 (6)과 같으며, 이것을 페트로프 
식이라 부른다.

 
 

   (6)

2.3 유체윤활 베어링의 마찰손실 계산

2.3.1 베어링 마찰손실일

베어링의 마찰손실일(Power loss)은 앞에서 유도
한 식 (5)의 마찰토크에 회전속도 ω를 곱함으로써 
얻을 수 있다.

   ×  (7)

앞에서 유도한 관계식들을 식 (7)에 대입하면 마
찰손실일은 다음과 같이 나타낼 수 있다.

   × 
   (8)

따라서 마찰손실일은 베어링 반경의 3승과 회전
속도의 2승에 비례한다는 것을 알 수 있다.

2.3.2 풀-플로팅 베어링 마찰손실 계산

터보차저 축계의 베어링은 내측과 외측 모두 유

막을 갖고 유체윤활을 하는 풀-플로팅 베어링을 터
빈 측과 컴프레서 측 양쪽에 하나씩 사용하고 있다. 

따라서 마찰손실일을 구하기 위해서는 내･외측의 

마찰손실량에 베어링의 개수를 모두 합산하여 계산

해야 된다. 이론적 계산을 위해서 필요한 베어링의 
회전속도는 기 연구에서 제시한 방법을 사용하였으

며, 아래 식 (9)와 같다.8,10)

 















 




 (9)

이것을 식 (8)에 대입하면, 식 (10)과 같이 나타나
며, 여기서 nr은 베어링의 개수이며 일반적으로 두

개를 사용한다.

 




 








×




×

















× 

 (10)

따라서 식 (10)에 스러스트 베어링의 마찰손실량
인 식 (11)을 합하여, 총 마찰손실일을 계산하는 것
이 가능하다. 여기서 nt 는 스러스트 베어링의 마찰
면의 수를 나타내며, 일반적으로 두 개이다.

   
 × 

 ×  (11)

3. 윤활온도 예측을 위한 CFD 해석

베어링의 마찰손실일을 계산하기 위해서는 변수 

중 하나인 베어링의 윤활오일 온도가 필요하다. 본 
연구에서는 상용 소프트웨어를 이용한 CFD 해석을 
통해서 윤활 오일의 온도를 계산하였으며, 해석모
델은 SST  모델을 사용하였다.11-13)

3.1 CFD 해석 조건

온도분포 해석을 위해서 터보차저의 회전속도는 

30,000 rpm부터 150,000 rpm까지 30,000 rpm 단위로 
해석을 진행하였으며, 오일은 SAE 10W-30등급 물
성치를 사용하였다. 오일입구 압력은 300 kPa, 온도
는 95 °C를 유지하였으며, 출구압력은 대기압으로 
설정하였다. 그리고 마찰이 발생하는 모든 공간에
는 유체가 가득 찬 정상상태로 가정하였다. Fig. 4와 
같이 베어링 형상은 내측 길이 4 mm에 직경 6 mm,
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Fig. 4 Boundary conditions of the FFRB(Full Floating Ring 
Bearing) CFD model

외측 길이 7 mm에 직경은 11 mm이다. 오일유막 두
께인 간극은 내측 0.015 mm, 외측 0.080 mm이다. 그
리고 내측과 외측의 간극 유막의 레이어 메쉬(Layer 
mesh)층은 8개로 동일하게 하였다.14-16) 

3.2 CFD 해석 결과

3.2.1 베어링 외측 유막 온도

베어링 외측의 경우 내측대비 간극이 크기 때문

에 동일한 오일입구 압력에서는 유량이 상대적으로 

많다. 따라서 회전속도에 따른 온도 변화량이 크게 
나타나지는 않았으며, 그 차이는 Table 1에서와 같

Table 1 Results of the outer oil film temperature

Table 2 Results of the inner oil film temperature

Fig. 5 Computed oil film temperature versus turbocharger 
rotating speed

이 30,000 rpm에서 95.8 °C, 150,000 rpm에서는 101.6 
°C로 약 6 °C정도 차이를 보였다. 오일 점성크기로 
비교하면 SAE 10W-30등급에서 온도가 95 °C일 때, 
약 0.01 N･s/m2이며 온도가 100 °C일 때는 약 0.009 
N･s/m2

정도로 약 10 % 정도의 차이를 보인다.

3.2.2 베어링 내측 유막 온도

베어링의 내측은 외측대비 유량이 상대적으로 

적으므로 오일온도 변화량이 크게 나타났다. 그 결
과는 Table 2와 같으며 30,000 rpm에서 133.1 °C, 
150,000 rpm에서 187.4 °C로 약 54 °C정도 차이를 보
였다. 오일점성은 130 °C일 때 약 0.005 N･s/m2

이며, 
185 °C일 때 약 0.003 N･s/m2로 입구온도 95 °C일 때 
대비 약 70 %정도 점성이 낮아지는 것으로 나타났
다. CFD 해석 결과인 Fig. 5의 값들은 이론 계산식 
(10)과 식 (11)의 터보차저 회전속도별 오일점성 입
력 값으로 사용하였다.

4. 실험적 방법

칼로리미터법에 의한 실험적 방법으로는 Fig. 6
과 같은 가스벤치 시험 장치를 사용하였으며, 모든 
기계마찰손실은 베어링 마찰 윤활오일에 흡수된다

는 가정 하에 오일입구 온도와 오일출구 온도를 측

정하여 그 차이 값을 구하였다.17-21) 

4.1 실험조건 및 방법

4.1.1 실험조건

1.4 L 가솔린 엔진용 터보차저를 대상으로 하였으
며, 실험조건은 이론계산 및 CFD 해석결과와의 비
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Fig. 6 Test rig of the gas-stand

Fig. 7 Calorimetric method test conditions for measuring 
the enthalpy changes

교를 위해서 최대한 동일하게 진행하였으며, 오일
입구 온도는 95±0.5 °C, 입구압력은 300 kPa을 유지
하였다. 이외에 온도에 영향을 줄 수 있는 인자들을 
Fig. 7에서 나타내었으며, 외부에 의한 대류 및 복사
에 의한 열전달을 차단하고자 Fig. 8과 같이 CHRA 
(Center Housing and Rotating Assembly) 외부를 보온
재로 차폐시켰다. 그리고 터빈 측의 복사열에 의한 
영향을 최대한 줄이기 위해 터빈입구 배기온도를 

기존 시험 시 사용되던 550 ~ 600 °C에서 100 °C로 낮
추어 저온시험을 진행하였다. 온도센서의 경우 입
구에 1개, 출구에 2개를 결합하여 측정하였으며 온
도센서는 교정기를 통해 교정 후 사용하였으며, 각 
센서의 오차범위는 ±1.0 °C이다. 실험값 측정은 각 
회전속도에서 온도가 정상상태가 되도록 유지한 후 

측정하였다.

Fig. 8 Insulation of the CHRA for set up to test

4.1.2 실험 방법

실험은 오차범위를 줄이고자 동일 조건에서 반복

적으로 3회 진행하였으며, 3번의 결과데이터를 산
술평균한 결과 값을 사용하였다. 이론 계산과정에
서 축 추력의 변화량이 고려되지 않았으므로, 실험
에서도 추력에 의한 영향을 최소화하고자 기존 연

구 및 참고문헌 내용을 바탕으로 추력이 ‘0’에 가까
운 영역을 설정해서 실험을 진행하였다.22-24)

5. 결과 및 고찰

이론적 방법에 의한 결과 값과 실험 결과 값을 비

교하여 기계마찰손실량 계산과정의 타당성을 검증

하였다.

5.1 이론계산 결과

앞에서 언급한 식 (10)과 식 (11)에 CFD 해석으로
부터 얻은 베어링 윤활온도 결과 값을 입력하여 계

산한 기계마찰손실 결과 값은 Fig. 9와 같다. 이론 계
산식을 통해 알 수 있듯이 기계마찰손실량은 터보

차저 회전속도의 2승에 비례하여 증가함을 확인할 
수 있다.

5.2 실험 결과

5.2.1 실험결과 및 결과보정

오일입구와 출구의 온도 차이에 의해 계산한 엔

탈피 변화량의 실험결과는 Fig. 10의 실선과 같다. 
실험은 60,000 rpm에서 120,000 rpm까지 10,000 rpm
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Fig. 9 Mechanical friction power loss by petroff's equation 
and CFD results

Fig. 10 Test results and calibrated power loss

단위로 측정을 하였으며, 그 외의 데이터는 추세선
을 이용하여 추정하였다. 그리고 데이터 습득은 축
추력에 의한 영향을 최소화하기 위해 앞서 언급한 

기 연구문헌을 바탕으로 터보차저의 축추력이 최소

인 지점을 3번 반복 측정한 후 산술평균하였다.
한편, 실험과정에서 외부 열전달 효과를 최소화

하였으나 보외법에 의해 확인한 결과 0 rpm에서 음
수의 마찰손실결과가 발생하였다. 이 오차는 터빈 
휠을 회전시킬 때 배기가스 열전도와 CHRA 외부 
대기온도의 열대류 효과 등의 방해요소로 인해 발

생하는 오차로 여러 번의 원리시험을 통해 오차는 

전 구간에서 동일하게 발생하는 것을 확인하였다. 
따라서, 오차를 완전히 없애는 것이 어렵기에 전 구
간의 값을 회전속도가 0 rpm일 때, 마찰손실량은 ‘0’
인 것으로 가정하여 y축으로 평행이동해서 보정하

Fig. 11 Comparisons of mechanical friction power losses : 
Petroff's equation versus calorimetric method

였으며, 이 보정방법은 기 연구문헌에서도 사용한 
것을 확인하였으며, 최종 보정 실험결과 값은 Fig. 10
의 점선과 같다.25)

5.2.2 이론과 실험결과 비교

Fig. 11은 이론적으로 계산한 마찰손실량을 실험
을 통해 측정한 마찰손실량과 비교한 결과이다. 터
보차저의 각 회전속도에 따라 약간의 차이를 나타

내고 있지만 두 결과의 오차 범위는 ±10 %내로서 온
도센서의 오차 범위내 수준정도로 사료된다. 따라
서 실험을 통해 측정한 터보차저의 회전속도에 따

른 마찰손실량은 페트로프 이론식과 CFD 결과로부
터 얻은 수치 해와 매우 잘 일치한다고 할 수 있을 

것이다. 한편, 본 연구에서 계산한 회전속도보다 높
은 영역에서의 마찰손실량은 터보차저의 일 대비 

상대적으로 그 크기가 미미하고 영향이 적으므로 

연구범위에서 제외하였다.23,26-28) 

6. 결 론

본 연구에서는 1.4 L급 가솔린 엔진용 터보차저의 
축계를 대상으로, 베어링에서 발생하는 기계마찰손
실량을 페트로프 식과 실험적 방법에 의해 각각 얻

었으며, 다음과 같다.
1) 터보차저 축계의 회전속도가 30,000 rpm부터 

150,000 rpm 범위에서 베어링의 유체윤활에 의
해 발생되는 기계마찰손실량을 페트로프 이론

식과 실험을 통해 각각 구하였으며, 서로 비교한 
결과 매우 잘 일치하였다.
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2) 칼로리미터법에 의해 가스벤치상에서 측정한 
기계마찰손실량의 실험결과는 외부 열전달 효과

를 보정함으로써 보다 정확한 예측이 가능하다.
3) 페트로프 이론식은 베어링 형상과 윤활점성 등 
설계변수들의 조합으로 이루어져 있으므로, 향후 
CHRA 초기설계 시 변수 값을 통해 마찰손실량
을 예측하는 것이 가능하다. 한편, 역으로 예측된 
마찰손실량을 최소화할 수 있는 최적화된 설계

변수의 설정도 충분히 가능할 것으로 사료된다.

후    기

본 연구는 산업융합원천기술개발사업의 1리터
카를 위한 클린디젤 하이브리드 원천기술개발의 과

제지원으로 진행되었습니다.
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