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新しい軸受シミュレーション装置による
エンジン軸受評価方法の提案と高効率化

Proposal of New Bearing Simulation Rig Tester for High Efficiency Engine Bearing Development

A B S T R A C T

To select bearing specifications for an engine using
a bearing rig test, it is necessary to achieve sliding
conditions that are near the actual operating conditions
of the engine. A new bearing rig tester with low
resonance and high rigidity permits high frequency
excitation and has a mechanism to correct misalignment
between the axle and the bearing. This rig tester can
reproduce load fluctuations under the actual operating
conditions of the engine. The test equipment makes it
possible to clarify for the first time the mechanism that
causes the difference in the break-in performance of lead
alloy and aluminum alloy bearings. It was possible to
evaluate the small end bearing fitted on an actual
connecting rod, and the sliding characteristics caused by
different surface treatment methods for the small end
bearings. In addition, it was possible to measure the
frict ion coefficient  of  the bearings with high
repeatability, and efficiently evaluate the bearing
material.

＊四輪開発センター

要　　旨

軸受単体試験によるエンジンの軸受け仕様選定のために
は，エンジン実働状態に近いしゅう動条件を再現する必要
がある．エンジン実働時の変動荷重を単体試験装置で再現
させる高周波加振ができるよう，試験装置の共振抑制と高
剛性化をはかり，さらに軸と軸受の片当りを修正する機構
を採用した新しい軸受単体試験装置を考案した．この試験
装置を用いることで，鉛合金軸受とアルミニウム合金軸受
のなじみ性の違いのメカニズムを初めて明確にすることが
できた．また，実際のコンロッドを用いた小端軸受の評価に
適用し，小端部軸受の表面処理方法の違いによるしゅう動
特性の評価も可能となった．さらに，再現性の高い軸受の摩
擦係数測定が可能になり，軸受材料の効率的な評価が実施
可能になった．

１．まえがき

エンジンの軽量コンパクト化により軸受幅は狭くなり，
高出力，高性能化により燃焼指圧は増加傾向にあるなど，軸
受の負荷は年々増加する傾向にある．また軸受材料面でも
環境対応による鉛フリー化など変化し始めている（１）-（３）．効
率的なエンジンの開発のためには，実際のエンジンに適用
するまでにできるだけ部品レベルでの適合性評価をおこな
うことが重要である．
軸受の機能はハウジングまわりの影響も大きく受けるた

め，Elastohydrodynamic Lubrication（EHL）解析による軸受
ハウジング変形（４），（５），（９），（10），温度による潤滑油粘度変化
（６），（８），軸形状（７）などの要因解析がおこなわれてきている．

すべり条件が厳しい条件になるほど，これらを含めたより
多くの要因を考慮する必要があること，なじみ性を表すた
めに必要な塑性変形や摩耗を伴う過渡的な塑性変形や摩耗
を伴う過渡的な状態の変化を考慮することはまだ難しいこ
とから，多くの部分を実際のエンジンの試験に頼らざるを
えないのが現状である．一方，従来の静荷重軸受試験機を
使って軸受まわりの開発をさらに効率的におこなうために
は，軸受ハウジング変形なども含めて，しゅう動条件をより
実際のエンジンに近づけることが必要である．
本論文では新しい軸受試験機の考案による軸受単体の

しゅう動性能評価の高効率化および実際のエンジン仕様選
定での活用について報告する．
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Honda   R&D   Technical   Review Vol.18  No.2 (October 2006)

－ 132－

Support bearing
Test bearing

Gear box
Torque limit clutch

Motor

Coupling

Test shaft center

Test bearing
Support bearing

(Roller type)

Static load

Sphere
coupling

Servo
cylinder

２．軸受試験装置

2.1. 従来の試験装置
Fig. 1 は従来用いてきた静荷重軸受試験機の構成図（11）を

示す．
この試験機は静荷重用に設計をおこなっているため動荷

重を発生させることはできない．Fig. 2はエンジン実働状態
のコンロッド小端軸受荷重の計算例と，静荷重試験機によ
る静荷重を示す．また，荷重に対するピストンピンのコン
ロッド小端の位置を示す．
動荷重は時間の経過とともに荷重の大きさ，方向が変わ

り，それにともないピストンピンとコンロッド小端軸受の
間の油膜厚さが変化するのに対して，静荷重の場合はこれ
らが経時的に一定であることを模式化している．静荷重の
油膜はくさび効果（軸と軸受のすべり方向の相対速度によっ
て発生する圧力発生効果）によって確保されるのに対して，
動荷重は荷重の方向や大きさが変化することによってしぼ
り効果（軸と軸受の半径方向の速度によって発生する圧力発
生効果）も加わるため，最大荷重で比較すると比較的厚い油
膜が確保され，荷重の方向が変わることにより油のせん断
による発熱の主発生方向と大きさが分散されるため，すべ
り面の温度も低くなる．また，くさび，しぼり効果によって

発生するすべり面の油膜圧力によって，ピストンピンとコ
ンロッド小端軸受は弾性変形する．この変形量は形成され
る油膜厚さに対して小さくないため，変形によってすべり
条件は変化し，ハウジングの剛性が小さいほど変形が大き
くなり影響も大きくなる．
これらのことから，しゅう動条件をより実際のエンジン

に近づけるためには，動荷重で試験をおこなう以外には方
法は無く，新しい試験機の製作が必要となる．

2.2. 新しい軸受試験装置
Table 1に新試験装置の性能と特徴を示す．どれも市販の

軸受試験機に無い性能であり，加振機の性能を実際に発揮
させるためには加振機のみならず，多くの部分について検
討が必要となり，これまでに発表されている研究事例を参
考（12）-（24）に，可能な限りさまざまな試験に対応できるように，
ほとんどの部分について新たに独自設計をおこなっている．

2.2.1. 試験装置の全体構成
Fig. 3 に開発した試験機の全体構成図を示す．
トルクメータは高回転対応仕様とし，トルクリミッタ

クラッチ付きのギヤボックスは急激なフリクション発生
時に対する回転系の装置保護が確実におこなえる．これ
により高回転までのすべての試験条件下でトルクメータ
を外す必要が無くなり，常にフリクションの測定が可能
になっている．
支持軸受はすべり軸受の場合，支持軸受での発熱が試験

部へ伝わり影響を与えること，すべり軸受が摩耗等によっ
て経時変化したときにフリクション，オイル流量状態が変
化するため試験軸受部の温度も変化してしまうこと，など
を防ぐためにころがり軸受を採用しているが，新しい試験
装置では動荷重試験時の剛性確保のためにころがり軸受を
複列で使用している．
加振力を発生させるアクチュエータ，サーボバルブは従

来の静荷重のものよりも大型になったため，アクチュエー
タまわりのフレームの全面的な見直しをおこなっている．
また，今回の試験装置では軸と試験軸受の傾き角度を調

整するための調整機構を新たに設けている．
2.2.2. 試験機フレームの検討
高周波での加振性能を確保するためには，フレームの剛

Fig. 1   Conventional system

Fig. 2   Differences in sliding parts by load type

Table 1   Performance of new bearing rig tester
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性の確保は変位を最小限に抑える加振面と共振による影響
を避ける面から必須である．目標とした加振周波数は 300

Hzであるため，共振周波数をそれ以上に確保する必要があ
る．Fig. 4 に検討をおこなったフレームの FEM モデルと
計算によって得られた各共振周波数を示す．
一般的には加振機のフレームは支柱構造を取るが，検討

の結果支柱構造の場合，支柱の径を太くしても支柱の本数
を増やしても目標周波数には達することはできなかった．
そこで加振機のメンテナンス性は低下するものの高剛性が
得られる厚板を用いたボックス構造を採用している．また，
新しく製作した試験機では上下の一方向加振だけではなく，
横方向からの加振もおこなえるように横方向加振機用のフ
レームと上下方向加振機用のフレームが締結できるような
構造としている．

2.2.3. 軸受試験装置部の検討
高周波，大荷重で加振をおこなうためには加振機の油圧

源容量，サーボバルブの流量特性の制限があるため，フレー
ムのみならず試験装置の荷重に対する変形も小さく抑える
必要がある．実施した主な点を以下に示す．
（１）支持ころがり軸受の複列化と外輪締め代設定の増加
（２）支持軸受ハウジングの高剛性化
（３）コンロッドとコンロッドジョイント間の球面軸受の廃

止とクリアランスの最小化
（４）各部締結ボルト本数の増加

Fig. 5に従来の試験装置部と新しい試験装置部の写真と，
これらの試験装置部を使って荷重に対するアクチュエータ
に設けた変位センサ出力の時系列波形を示す．その結果，従
来の装置部では± 100 kN 換算で 1.60 mm となり変位が大
き過ぎることがわかった．この変位の要因として各部のた

Fig. 3   Structure of new bearing rig tester
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Fig. 4   Resonance frequency difference by frame type
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わみによるものと，クリアランスに起因するガタによるも
のとがあることがわかり，それぞれ上記の剛性向上と各部
クリアランスの最小化を図ることにより±100 kN 換算で
0.59 mm と振幅を小さく抑えることができた．

2.2.4. 傾き調整機構
軸受の試験は試験結果に複数の要因が影響を与える．軸

受材料の基本性能評価など，軸受そのものの比較をおこな
う場合，データの互換性が重要となる．その場合，軸受以外
の軸受ハウジング剛性等の影響を排除して試験をおこなう
必要があり，Fig. 6に示すような高剛性のコンロッドを用い
ることが有効である．
ただし，剛性の高いコンロッドはコンロッドと軸との片

当りの影響が試験結果に大きく影響を及ぼす．これは剛性
が低いコンロッドでは弾性変形やコンロッドの棹部が曲が
ることによるセルフフィッティングによって平行当りが得
られるのに対して，剛性が高いコンロッドではこのセルフ
フィッティング効果が小さいためと考えられる．以前使用
していた静荷重の試験装置ではこれを改善するために，加
振機とコンロッドを接続する部分に球面軸受を用いていた
が，荷重が大きくなると効果を失うことと荷重に対する変
位が大きくなることから新しい試験機では球面軸受を廃止
した．

Fig. 7 に剛性の高いコンロッドを用いたときの試験軸受
温度測定位置とこのコンロッドの傾き調整機構を示す．
コンロッドにステッピングモータによって駆動される送

り機構を付け，軸受の幅方向に三本の熱電対TR，TM，TFを
設置し，軸受中央部の背面温度をTM，軸受端部の背面温度
を TR，TF とする．
片当りが発生すると，軸と軸受のクリアランスの小さい

側が反対側よりも大きく発熱するため温度が高くなる．そ
こで，軸受端部の温度 TR と TF を測定して両方の温度を均
一に保つようにすることによって試験軸と軸受は平行当り
が得られる．

Fig. 8 にこの調整機構を使って試験をおこなった試験条
件を，Fig. 9に片当り調整機構の有無によるこれらの温度の
違いを示す．
片当り調整機構が無い場合には TRと TFの差は広がって

いき，温度差が広がり片当りの影響が厳しくなる領域で温
度波形が乱れはじめていた．片当り調整機構のあるものは
TR と TF は常に一定に保たれていることがわかる．このよ
うに軸と軸受の当りを一定に保つためには荷重とともに送
り量を調整する必要があることがわかった．

Fig. 7   Temperature measuring points and tilt control
system of bearing

Fig. 6   Rigid-type connecting rod
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３．新軸受試験機での試験結果

3.1. 焼付試験結果
Fig. 10 に軸受材質を変更したときの結果を，Fig. 11 に

供試した軸受の構造，表面硬さを示す．
温度結果からいえることは，アルミニウム合金軸受は軸

受中央部温度 TMよりも軸受端部 TR，TFの温度が高くなる
傾向があった．これは軸受中央部よりも軸受端部のしゅう
動条件が厳しくなっているためと考えられる．一方，鉛合金
軸受では TR，TM，TF の温度はアルミニウム合金軸受のよ
うに大きく差は発生していなかった．また，アルミニウム合
金軸受と鉛合金軸受の比較では鉛合金軸受の方が早く焼付
を発生した．
これを考えるために次式に示すように温度差 DT を定義

すると，

DT = TM – ————TF + TR

2 （１）

DT : 温度差
TM : 軸受中央温度差
TF : 軸受前温度
TR : 軸受後温度

アルミニウム合金軸受のDTは初期にプラスの値を示し，
その後はマイナス側に大きくなる傾向となったのに対して，
鉛合金軸受の DT はあまり大きな値にはならず波型の傾向
を示した．

Fig. 12に試験による軸受の摩耗形態を示し，試験後の軸
受摩耗幅 BW を式（２）のように定義する．

BW = BA － BB （２）

BW : 軸受摩耗幅
BA : 試験前有効あたり幅
BB : 試験後未摩耗幅

Fig. 13は軸受荷重に対する軸受摩耗幅BWの関係を示す．
この結果から同一荷重に対して鉛合金軸受のほうがアルミ
ニウム合金軸受よりも摩耗が多いことがわかった．これは
鉛合金軸受はアルミニウム合金軸受よりも多く摩耗するこ
とによってすべり面を形成し，逆にアルミニウム合金軸受
は鉛合金軸受よりも大きく弾性変形することよってすべり
面を形成したといえる．このすべり面の形成はなじみ作用

Fig. 11   Seizure test sample construction and
hardness

Fig. 10   Typical temperature pattern of aluminum
alloy and lead alloy bearings
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Fig. 12   Bearing shape features after testing
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によって形成されるが，鉛合金軸受は摩耗によるなじみ形
態であり，アルミニウム合金はそれよりも弾性変形を多く
含んだなじみ形態であると考えられる．軸受材質によって
このなじみ形態に大きく差があり，軸受の温度を計測する
ことによって軸受のなじみ過程の一端を検討することが可
能であることがわかった．

3.2. 摩擦係数試験結果
新しい試験装置では温度を計測することによって軸と軸

受を平行の理想状態に保つことが可能であることから，軸
受の摩擦係数を求める試験をおこなった．

Fig. 14に試験条件を示す．25 Hzの振幅荷重を加え，徐々
に回転数を下げることによってすべり条件を厳しくする方
法を採用している．Fig. 15に前述の試験条件を繰り返した
結果を示す．
測定回数が増えるとともにフリクションは小さくなり安

定していく．おおむね４，５回繰返せばフリクションは安定
し，なじみが得られた状態になっていることがわかる．Fig.

16に同一ロットで別々の軸受（Ａ，Ｂ，Ｃ）に組替えてフリ
クションを測定し，得られた連続データを無次元化した摩
擦係数グラフを示す．摩擦曲線の算出にあたっては，荷重は
振幅荷重の最大値，油粘度はサンプリング時間ごとに軸受

背面温度を平均した温度を用い算出したものを用いている．
試験軸受の組替えをおこなっても同じ結果が得られており，
温度を測定し軸と軸受を平行状態に保つことにより再現性
高く摩擦係数の評価が可能であることが確認できた．

3.3. 実体形状コンロッドでの試験結果
新しい試験機では剛体コンロッドを用いた基礎的な試験

のほかに，実際のエンジンのしゅう動条件により近づけた
試験をおこなえるようになっている．以下は実際のエンジ
ンの実体部品を使った試験の結果について述べる．
今回試験をおこなったエンジンでは往復部重量低減の目

的からコンロッド小端ブッシュを廃止している．ブッシュ
を廃止するにあたって，ピストンピンとの潤滑性を向上さ
せるためにピストンピンに表面処理を施している．この表
面処理の選定にあたって本軸受試験機を使った試験をおこ
なった．Fig. 17は試験コンロッドと試験機への装着状態を，
Fig. 18 は荷重条件を示す．
ピストンピンはモータにより 2500 rpmで一定回転させ，

荷重はコンロッド大端部より 100 Hz の周波数で 0 kN か
ら最大圧縮荷重 40 kN，最小引張り荷重 20 kN まで 20 秒
で加振をおこない，これを１サイクルとして合計 100 サイ
クルで終了とした．給油はコンロッド小端に開けられてい
る穴に，ステッピングモータにより駆動されるオイルポン
プによって滴下をおこなっている．

Fig. 17   Connecting rod (left); rod connected to test
equipment (right)

Fig. 16   Friction coefficient curve

Fig. 15   Results of repeated friction test
(using same bearing)

Fig. 14   Coefficient of friction test conditions
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Fig. 19は得られたフリクション波形の模式図である．安
定したフリクションのピーク値をFm，途中大きくなったフ
リクションのピーク値を Fp とする．

Fig. 20に試験をおこなったピストンピン，コンロッド小
端穴に施した表面処理の種類と，試験後のピストンピン写
真を示す．表面処理の仕様としては膜強度が高いこと，剥が
れにくいこと，潤滑性が期待できることを基本とした中か
ら選定した．Fig. 21 にフリクションの測定結果を示す．
潤滑状態を判断する観点として，

（１）定常時のフリクションが小さいこと．
（２）かじりによるフリクションの立ち上りが少なく，小さ

いこと．

各仕様の結果は，Ａは膜の性質上，強度が高いと考えら
れたがFm，Fpともに大きく潤滑性は低かった．Ｂは初期の
フリクションは安定しているがFmは比較的大きく，かじり
が発生したあとにフリクションが安定しなくなった．Ｃは
定常時のフリクションが小さくかじりの観点でも優れてい
た．Ｄ，Ｅは間欠的にかじりが発生した．Ｆは試験をおこ
なった中でFmが最も小さく良い潤滑性能を示した．このＦ
の表面処理を施したピストンピン，コンロッドを実際のエ
ンジンにおいて試験をおこない，実機試験の基準を満足し
市販車仕様として採用した．これらのことから本手法が実
際のエンジンの軸受仕様の選定手法として有効であること
がわかった．

Fig. 20   Surface treatment and surface status after
testingFig. 19   Friction feature and definition of Fm and Fp

Fig. 18   Testing load conditions
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４．まとめ

従来の静荷重の軸受試験機の課題であった，実際のエン
ジン軸受のしゅう動状態の再現と，単体加速試験による効
率化を可能とする独自の動荷重試験機を考案し，以下の結
果を得た．
（１）鉛合金軸受とアルミニウム合金軸受の焼付試験比較よ

り，鉛合金軸受は摩耗によるなじみであるのに対して，
アルミニウム合金はそれよりも弾性変形を多く含んだ
なじみであることがわかった．

（２）軸受の温度を計測することによって，軸受のなじみの
過程を検討することが可能である．

（３）温度を測定し軸と軸受を平行状態に保つことにより，
再現性高く摩擦係数の評価が可能である．

（４）実際のエンジンに近いしゅう動条件を再現することに
よって軸受仕様の評価手法として有効である．
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