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Abstract:The connecting rod small-end bearing is one of the rotating friction parts in the engine with the worst friction 

condition. The significant coupling effect of bearing deformation, lubrication and frictional heat complicates modelling 

and numerical solution. Based on the multi-body dynamics and mixed lubrication theory, a coupled tribo-dynamics model 

of the engine connecting rod small-end bearing is established taking bearing deformation and frictional heat into account. 

To solve the strong nonlinearity, a numerical solution strategy combining the implicit multistep method is also devel-

oped.The wear simulation location is compared with the bench test results to validate the numerical model and solution 

strategy. After accounting for elastic deformation and thermal effect, the results show the lower surface of the bearing 

exhibits axial uneven wear and temperature rise. The piston pin's motion is complex, decelerating to a near-stop and then 

accelerating by friction torque during the compression and working strokes, these phenomena differs from the simplified 

rigid model. This study is expected to provide an effective tool for assessing the tribo-dynamics and wear behaviour of 

engine small-end bearings. 

摘要:连杆小头轴承是发动机中摩擦工况最恶劣的旋转摩擦副之一。小头轴承变形与润滑、摩擦热的耦合效应显著，

导致其摩擦动力学建模及数值求解困难。本文基于多体动力学原理和混合润滑理论，建立了考虑轴承变形与摩擦

热影响的连杆小头轴承摩擦动力学耦合模型。开发了结合隐式多步法的数值求解策略来解决较强的非线性。在 1:1

发动机台架上开展小头轴承磨损试验，将仿真磨损位置与台架试验磨损位置对比验证了数值模型及求解策略的有

效性。结果表明考虑弹性变形和热效应后，轴承下表面出现轴向不均匀磨损和温升现象。活塞销的运动复杂，首

先减速至接近停止，又在压缩和工作冲程由摩擦扭矩重新加速，这些现象与简化的刚性模型不同。本研究有望为

评估连杆小头轴承摩擦动力学及磨损行为提供有效工具。 
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0 概述 

发动机中连杆轴承与主轴承系统的摩擦损失约

占总功率损失的 30%[1]。其中连杆小头轴承系统作

为活塞组与曲轴连杆间的连接枢纽，是发动机中摩

擦工况最恶劣的旋转摩擦副[2]。受限于结构尺寸和

轻量化设计需求，连杆小头轴承工作在润滑不充分、

高偏心率和大变形状态。轴承与活塞销间大面积的

固体接触极易发生烧瓦、异常磨损以及衬套松脱[3]

等故障，容易导致活塞开裂、拉缸等严重损坏整机

的事故[4, 5]。因此，有必要深入研究小头轴承系统以

提高发动机的可靠性与稳定性。 

围绕连杆小头轴承的研究中试验手段作为最方

便直接的方式被广泛使用[6]。但在复杂工况下传感

器的正常工作及测量结果的稳定性面临较大挑战。

仿真模型可以用较小成本来揭示实验中无法观测的

瞬态摩擦学与动力学行为[7-10]。而小头轴承系统的

数值建模主要面临两方面的问题：首先，对于一般

的轴承系统，轴颈与轴承之间的相对转速是已知的。

而对于小头轴承系统，轴颈即全浮式活塞销的速度
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颈和

膜压

式中

的综

为润

向的

触因

必须

求解

也采

献[1

其中

向弹

模型

式中

模量

性需

Vog

其中

位为

的基

纲粘

𝜂

被用

混合润滑

楔形效应和

和轴承的表面

压力分布可基

𝜕
𝜕𝑥

ቆ𝜙௫
ℎଷ

12𝜂

中𝑝和ℎ分别是

综合粗糙度。

润滑剂粘度。

的压力流动因

因子。雷诺方

须定义边界条

解效率高，被

采用雷诺边界
16]。 

小头轴承的

ℎ ൌ

中，𝑐为轴颈

弹性变形。θ

接触压力根

型[14]进行评估

𝑝௔௖ ൌ

中𝑝௔௖为接触

量。𝐹ହ/ଶ和𝐾

连杆小头轴

需要考虑。在

gel 的粘温公

中，𝜂0 为参考

为℃。 

当考虑润滑

基础上，采用

粘压系数：

𝜂 ൌ 𝜂ଵ 𝑒𝑥𝑝ሼሾ𝑙𝑛

磨损是轴承

用来快速预测

𝑊𝑒𝑎

和挤压效应共

面保持分离。

基于平均雷诺

𝜂
𝜕𝑝
𝜕𝑥

ቇ ൅
𝜕

𝜕𝑦
ቆ𝜙௬

ൌ
𝑢
2

൬𝜙

是油膜压力和

𝑢表示轴颈

𝑡代表时间

因子。𝜙௦和𝜙

方程作为椭圆

条件。雷诺边

被广泛应用于

界条件进行求

的油膜厚度分

ൌ 𝑐 െ 𝑥 ⋅ 𝑐𝑜𝑠 𝜃 ൅

颈-轴承的半径

θ 代表轴承的

根据经典的 G

估。表达式如

ൌ 𝐾 ∗ 𝐹ହ/ଶሺ
ℎ
𝜎

ሻ/ሺ

触压力，𝑣和𝐸

𝐾的取值参考

轴承的恶劣工

在描述润滑油

公式[14]： 

𝜂ଵ ൌ 𝜂଴ ⋅

考粘度，𝑇𝑎和

滑油的粘压特

用 Roelands 的

𝑛ሺ𝜂ଵሻ ൅ 9.67ሿሾെ

承性能的重要

测轴承磨损位

𝑎𝑟 𝑙𝑜𝑎𝑑 ൌ
1

𝑡௖௬௖௟

共同提供油膜

。连杆小头轴

诺方程[12]来描

௬
ℎଷ

12𝜂
𝜕𝑝
𝜕𝑦

ቇ

𝜙௖
𝜕ℎ
𝜕𝑥

൅ 𝜎
𝜕𝜙௦

𝜕𝑥
൰

和油膜厚度

颈和轴承表面

。𝜙௫和𝜙௬代表

𝜙௖表示剪切流

圆形偏微分方

边界条件因其

于工程计算。

求解。其他细

分布具体公式

൅ 𝑦 ⋅ 𝑠𝑖𝑛 𝜃 ൅ ℎ

径间隙，ℎ௘为

的方位角。 

Greenwood 和

如下： 

ሺ
1 െ 𝑣ଵ

ଶ

𝐸ଵ
൅

1 െ 𝑣
𝐸ଶ

𝐸分别代表泊

文献[14]。 

工况使得润滑

油粘温特性时

𝑒
೅ೌ

ሺ೅್శ೅ሻ 

和𝑇𝑏分别为参

特性时，通常

的粘压公式[1

െ1 ൅ ሺ1 ൅ 5.1 ൈ

要参数。wea

位置，其表达

௟௘
න 𝑝௔௖|𝑢|

௧೎೤೎೗೐

଴

膜承载，使轴

轴承系统的油

描述。 

൰ ൅ 𝜙௖
𝜕ℎ
𝜕𝑡

 

。𝜎是两表面

面相对速度。

表沿 x 和 y 方

流动因子和接

方程，求解时

其形式简单，

因此，本节

细节请参见文

式如下： 

ℎ௘ 

为轴承表面径

和 Tripp (GT

𝑣ଶ
ଶ

ଶ
ሻ 

泊松比和弹性

滑油的流变特

时，通常采用

参考温度，单

常在粘温特性
15]，𝑧0 为无量

ൈ 10ିଽ𝑝ሻ௭బሿሽ

arload 模型[1

达式如下：

𝑑𝑡 

3 

轴

油

面

𝜂

方

接

时

节

文

径

T)

性

特

用 

单

性

量

6]



 

式

1

现

要

影

该

次

后

其

膜

𝐷

上

1

产

一

而

油

因

响

式

数

和

的

对

方

相

得

2

2

图

 

 

 

 

式中 tcycle 代表

1.3 弹性变形

连杆小头

现尤为显著。

要考虑轴承弹

影响系数矩阵

该方法计算轴

次有限元分析

后在模型中通

ℎ

其中，𝑃ሺ𝑙, 𝑘

膜压力和固体

𝐷௜,௝
௟,௞的物理意

上产生的径向

1.4 摩擦温升

在连杆小

产生热量。热

一部分的热量

而另一部分热

油温度将会升

因此，在连杆

响是十分必要

𝑘oil
𝜕ଶ𝑇
𝜕𝑧ଶ ൌ െ𝜂

式中 oilk , oil
数和比热容。

和微凸体接触

的流体速度。

模型中轴

对精度为 1×

方法，相对精

相对精度为

得到周期收敛

2 试验验证

2.1 试验流程

台架试验

图 4 所示。试

表发动机一周

形 

头轴承系统在

。因此开展轴

弹性变形影响

阵，实现轴承

轴承变形时，

析，提取轴承

通过下式计算

ℎ௘ሺ𝑖, 𝑗ሻ ൌ ෍ ෍

௞

௞

௟ୀ௠

௟ୀଵ

𝑘ሻ表示作用于

体接触压力组

意义为节点ሺ

向变形值。 

升 

小头轴承系统

热量通过热对

量通过小头轴

热量会通过润

升高，导致润

杆小头轴承系

要的。 

𝜂 ቈ൬
𝜕𝑢
𝜕𝑧

൰
ଶ

൅ ൬
𝜕𝑣
𝜕𝑧

൅ 𝜌𝑐oil ൬𝑢

l , oilc 分别为

。𝜅௔௦௣,𝑝௔௖分别

触压力。参数

。温度求解其

轴承油膜压力

10−8。动力学

精度为 1×10

1×10−4。所建

敛的时间在可

证 

程 

验在某发动机

试验操作流程

周期的时长。

在连杆受拉时

轴承摩擦动力

响。本研究中

承变形的快速

，只需在模型

承的变形影响

算轴承全部节

෍ 𝑃ሺ𝑙, 𝑘ሻ𝑑𝐴 ൈ

௞ୀ௡

௞ୀଵ

于节点ሺ𝑙, 𝑘ሻ上

组成。𝑑𝐴为单

𝑙, 𝑘ሻ上的单位

统中，摩擦力

对流和热传导

轴承和活塞销

润滑油的热对

润滑油粘度发

系统的研究中

𝑣
𝑧

൰
ଶ

቉ െ 𝛽oil𝑇 ൬𝑢

𝑢
𝜕𝑇
𝜕𝑥

൅ 𝑣
𝜕𝑇
𝜕𝑦

൅

润滑油导热

别为微凸体接

数𝑢，𝜐分别代

其他细节请见

力求解采用有

学求解时采用

0−4。温度求解

建立的模型计

可接受范围内

机公司的试验

程参考 GB/T 

。 

时低刚度特点

力学分析时，

中通过引入变

速计算[17]。利

型计算前开展

响系数矩阵，

节点的径向变

ൈ 𝐷௜,௝
௟,௞ 

上的压力，由

单个网格的面

位力使节点ሺ

力的存在，将

导方式进行转

销进行热传导

对流带走，润

发生显著改变

中考虑热效应

𝜕𝑝
𝜕𝑥

൅ 𝑣
𝜕𝑝
𝜕𝑦

൰

𝜕𝑇
𝜕𝑡

൰ െ
𝜅௔௦௣𝑝௔௖

ℎ

系数，热膨胀

接触的摩擦系

代表了沿𝑥和

见文献[16]。

有限差分法，

用 6 阶隐式迭

解采用追赶法

计算过程稳定

内。 

验中心进行，

18297-2001

点表

需

变形

利用

展一

然

变形。 

由油

面积。

ሺ𝑖, 𝑗ሻ

将会

转移。

导，

润滑

变。

应影

௖|𝑈|
 

胀系

系数

和𝑦向

相

迭代

法，

定，

如

《汽

车发

界条

和环

情况

进入

180

25M

定后

后，

连杆

结果

动力

2.2 

头轴

黑色

因为

效碳

代表

摩擦

轴向

发动机性能试

条件提供了实

环境温度等关

试验流程如

况下对发动机

入稳定工作状

00r/min，曲轴

MPa 的燃烧压

后记录该工况

对整机关键

杆小头轴承的

果将与仿真磨

力学模型。表

类型

活塞销弹性

活塞销泊松

小头轴承弹性

小头轴承泊

小头轴承间

活塞销半

干摩擦系

润滑油

模型验证

通过观测小

轴承的下表面

色，中间区域

为在持续高温

碳化，从而引

表磨损越严重

擦状态恶劣，

向的两侧边缘

试验方法》。本

实测数据，包

关键参数。 

图 4 全尺寸发

如下，首先，

机进行 2 小时

状态。之后，

轴负载为 2

压力下保持半

况的相关数据

键部件进行拆

的宏观磨损特

磨损结果对比

表 1 所示为主

表 1 材

性模量 

松比 

性模量 

松比 

间隙 

径 

数 

 

小头轴承的试

面明显较为粗

域主要为暗黄

温氧化作用下

引起轴承表面

重。宏观磨损

磨损较为严

缘区域磨损相

本试验为仿真

包括缸压数据

发动机试验台架

在相对较低

时的磨合，以

将发动机转

208N*m，并

半小时，待发

据，之后停机

拆检，并使用

特性进行观测

比用于验证所

主要材料参数

材料参数 

数值 

210.00  

0.29  

197.50 

0.30 

45.00*10-6 

27.50*10-3 

0.08 

SAE 5W-30 

试验磨损情况

粗糙，轴向两

黄色，如图 5

下，少量的润

面颜色变黑。

损结果表明轴

严重。同时，

相较中间区域

真的动力学边

据、供油压力

架 

低转速和负载

以确保发动机

转速调至转速

并在峰值约为

发动机参数稳

机。试验结束

用高清相机对

测。试验磨损

所建立的摩擦

数。 

单位 

GPa 

/ 

GPa 

/ 

m 

m 

/ 

/ 

况我们发现小

两侧边缘呈现

5 所示。这是

润滑油发生失

颜色越深则

轴承下部表面

轴承下表面

域更严重。

4 

边

力

载

机

速

为

稳

束

对

损

擦

小

现

是

失

则

面

面



 

的

和

也

区

重

响

3

擦

销

性

不

销

而

E

速

 

 

 

 

图 5 中也

的对比。值得

和 TEHD 模型

也表现出与试

区域轴向的两

重。结果说明

响的小头轴承

图 5

3 结果分析

本节将使

擦动力学行为

销转动速度的

性变形后，两

不同。可以看

销从原本停止

而该过程在 H

EHD 模型和

速旋转状态，

也给出了试验

得注意的是，

型的仿真磨损

试验磨损结果

两侧边缘区域

明本文所建立

承摩擦动力学

试验磨损位置

析 

使用验证过的

为进行全面分

的对比结果如

两模型的活塞

看到，在做功

止转动变为连

HD 模型中被

HD 模型的活

，转速几乎为

验磨损位置和

当考虑轴承

损位置结果在

果一致的现象

域磨损相较中

立的考虑轴承

学模型具有正

置与仿真磨损位

的模型对小头

分析。考虑变

如图 6 所示。

塞销转速在四

功冲程内，E

连同连杆的摆

被忽略。直到

活塞销都脱离

为 0。 

和仿真磨损位

承变形后，E

在轴承下部轴

象，即轴承下

中间区域更加

承变形与温度

正确性和有效

位置对比 

头轴承系统的

变形前后的活

。显然，考虑

四个冲程里出

EHD 模型的活

摆动一起旋转

到排气冲程中

离连杆，进入

位置

EHD

轴向

下部

加严

度影

效性。 

 

的摩

活塞

虑弹

出现

活塞

转。

中间，

入低

 

360

快活

和 H

速度

随着

而 H

在 H

段和

精确

最小

态结

次较

压时

负载

够大

概率

时增

产生

此时

向上

在

度下

油膜

变形

在吸气冲程

0°CA 附近，活

活塞销转速又

HD 模型的活

度相同。最后

着连杆转动的

HD 模型的活

HD 模型中被

和做功冲程前

确描述这一阶

图 7 给出了

小油膜厚度，

结果。可以看

较大的变形。

时刻。由于巨

载，使得油膜

大的油膜力。

率，进而引起

增大的接触压

生第一次较大

时活塞销接近

上的拉力。而

380°CA 附近

下降，油膜压

图 7

图 8 为爆压

膜压力和接触

形在下部中心

图 6 活塞销

程的前半段

活塞销首先与

又降低。然后

活塞销反向旋

后，在压缩冲

的活塞销迅速

活塞销依然随

被忽略。结果

前段，忽略弹

阶段活塞销的

了一个工作循

最大油膜压

看到小头轴承

第一次是在

巨大的气体力

膜层厚度急剧

。而较小的膜

起接触压力也

压力和油膜压

大的变形。第

近轴承上部，

而由于小头轴

近产生了最大

压力和接触压

7 一个工作循环

压时刻的小头

触压力的分布

心区域较大，

运动状态 

段观察到有趣

与连杆一起摆

后，在压缩冲程

旋转，并加速

冲程的后段，

速减速，并且

随着连杆转动

果表明，在压

弹性变形的 H

的复杂运动学

循环内小头轴

压力和最大接

承在工作循环

在 10°CA 附近

力给小头轴承

剧下降至最小

膜厚也增大了

也在此时到达

压力协同作用

第二次是在 38

并向小头轴

轴承受拉刚度

大的变形。同

压力曲线出现

环的瞬态摩擦学

头轴承变形，

布结果。爆压

轴承下部的

趣的现象。在

摆动，然后很

程前段，EHD

速到与连杆的

EHD 模型中

且停止转动。

动，上述现象

压缩冲程的后

HD 模型无法

学行为。 

轴承最大变形

接触压力的瞬

环中产生了两

近，此时为爆

承带来巨大的

小值以产生足

了粗糙接触的

达最大值。同

用于轴承表面

80°CA附近，

轴承施加竖直

度较差，所以

同时，油膜厚

现凸起。 

学行为 

油膜厚度，

压时刻的轴承

的油膜厚度较

5 

在

很

D

的

中

象

后

法

形，

瞬

两

爆

的

足

的

同

面，

直

以

厚

 

承

较



 

小

两

缘

满

塞

该

温

降

突

断

轴

力

面

同

的

现

 

 

 

 

小，而油膜压

两侧边缘的油

缘。这是因为

满足润滑承载

塞销之间在边

该区域的轴承

图

图 9 给出

（厚度方向取

温度在 10°C

降到较低水平

突然上升。结

断：油膜温度

轴承与活塞销

力的作用下产

面的交换传入

同样地，油膜

的突然增大。

图 10 是

现，在考虑轴

压力和接触压

油膜压力也较

为两侧边缘的

载，稳定的油

边缘区域可能

承承载主要由

8 爆压时刻的轴

出了一个工作

取平均）随曲

CA 附近快速

平。直到 38

结合图 7 的瞬

度的第一次上

销表面发生较

产生较大的摩

入润滑油内，

膜温度的第二

。 

图 9 润滑

是三种模型一

轴承变形后，

压力较大。值

较小，而接触

的过于薄的油

油膜层无法建

能已经进入边

由固体接触承

轴承摩擦学行

作循环内最大

曲轴转角变化

上升，并在达

80°CA 左右，

瞬态接触压力

上升是因为在

较严重的固体

摩擦热量。热

造成润滑油

二次上升也对

滑油瞬态温度峰

一周期的磨损

，轴承的磨损

值得注意的是

触压力集中两

油膜厚度已无

建立，轴承与

边界润滑状态

承担。 

为云图 

大油膜平均温

化的结果。油

达到最大值后

，油膜温度再

力结果，可以

在 10°CA附近

体接触，在摩

热量通过固液

油温度剧烈上

对应着接触压

峰值 

损分布图。可以

损在两侧尤其

是，

两边

无法

与活

态，

 

温度

油膜

后下

再次

以推

近时，

摩擦

液界

上升。

压力

 

以发

其严

重，

的变

力很

轴承

严重

然而

结果

承的

忽略

速度

度。

影响

粘温

使得

态。

4 结

发动

机试

模型

严重

性。

和摩

变形

如下

（1

这是因为轴

变形使靠近中

很小，变形也

承两侧的间隙

重。该现象与

而该现象在刚

果说明忽略轴

的磨损负载，

略轴承变形后

度迅速一致，

。EHD 模型结

响，会大幅高

温与粘压效应

得流体承载部

。 

图

结论 

本文开发了

动机小头轴承

试验台进行小

型预测的高磨

重磨损位置相

。此外，深入

摩擦动力学行

形和温升对轴

下： 

1）小头轴承的

为。活塞销

连杆的摆动

和工作冲程

轴承下表面中

中部的间隙增

也较小，在不考

隙更小，固体

与试验小头轴

刚性模型中被

轴承变形时，

这是因为在

后活塞销转速

低估了摩擦

结果说明忽略

高估连杆小头

应协调作用改

部分增大，缓

图 10 一周期的磨

了一种考虑轴

承摩擦动力学

小头轴承的摩

磨损负载位置

相匹配，间接

入分析了轴承

行为之间的内

轴承表面磨损

的弹性变形显

销表现出复杂

动到突然减速

程由轴承摩擦

中部油膜压力

增大，而轴承

考虑轴颈倾斜

体接触面积增

轴承表面的磨

被忽略。另外

会大幅低估

在接触最严重

速会与连杆小

擦副两表面的

略摩擦温度与

头轴承的磨损

改变了润滑油

缓解了恶劣的

磨损分布云图

轴承变形和摩

学模型。并在

摩擦学测试。

置与试验小头

接验证了数值

承变形、摩擦

内在关系，并

损的影响机理

显著影响活塞

杂的动力学行

速接近停止，

擦扭矩重新加

力较大，产生

承两侧油膜压

斜的情况下，

增加，磨损更

磨损分布一致

外，HD 模型

估连杆小头轴

重的做功冲程

小头轴承摆动

的相对滑动速

与粘压效应的

损。这是由于

油流变特性，

的固体接触状

摩擦热影响的

在全尺寸发动

摩擦动力学

头轴承表面的

值模型的有效

擦温度、润滑

并阐明了轴承

理。主要结论

塞销的动态行

行为，从跟随

然后在压缩

加速。这些与

6 

生

压

更

致。

型

轴

程，

动

速

的

于

状

 

的

动

学

的

效

滑

承

论

行

随

缩

与
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简化刚性模型的结果完全不同。 

（2）弹性变形和温度显著影响小头轴承系统的摩擦

学行为。当轴承在 380°CA 附近承受最大拉力

时，最大变形发生在轴承顶部。弹性变形改变

了表面几何形状和油膜厚度，增加了有效承载

面积，降低了油膜压力和接触压力的峰值。当

气缸压力爆发时，轴承下表面的油温上升至最

高，且两边缘的油温比中间高。局部润滑油在

连续高温下碳化，导致润滑不良，轴承下表面

两边缘发生严重磨损。 

（3）摩擦动力学模型预测的高磨损载荷位置与小头

轴承表面的实验严重磨损位置一致。当考虑轴

承变形时，EHD 和 TEHD 模型的磨损负载结果

表现出与试验表面磨损结果相同的轴向不均匀

分布现象，即轴承下表面两边缘的磨损比中部

更严重。 
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