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基于热 －机耦合的柴油机气缸盖强度研究
伍　鹏，赵建华，刘　琦，冯　义

（海军工程大学 动力工程学院，武汉　４３００３３）

摘要：采用有限元分析软件ＡＮＳＹＳ分析了某型柴油机缸盖的温度场分布和缸盖热应力以及缸盖在机械载荷作用下
的应力场，然后运用热－机顺序耦合的方法，将热负荷和机械载荷同时加载于缸盖，研究其在多种载荷作用下的应
力场和变形情况。研究结果表明：缸盖温度最高点和热应力最大值出现在火力面鼻梁区和靠近排气门的喷油器座

孔的一侧；热－机耦合应力作用下，缸盖的最大应力点出现在两个进气门之间的鼻梁区和两个排气门之间的鼻梁
区，缸盖承受的最大拉应力未超过材料的许容拉应力；缸盖的最小疲劳安全系数和最小疲劳寿命均满足设计要

求。　
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　　近年来随着柴油机功率密度的不断提高，气缸盖的可靠
性已成为衡量柴油机耐久性的重要指标之一［１］。而影响缸

盖的可靠性的关键性因素中，刚度或者强度不足（如火力面

鼻梁区产生热裂纹以及疲劳应力等）是目前普遍关注的热



点。由于气缸盖在工作中会同时受到较强的机械负荷和高

的热负荷，只对其进行单独的热分析或机械分析意义不大。

因此，研究缸盖在热 －机耦合作用下的应力情况，对研究其
失效形式和结构优化有重要意义［２］。

鉴于该型气缸盖结构紧凑的特点，对缸盖整体进行实体

建模，再针对缸盖热 －机耦合问题建立有限元计算模型，分
析耦合作用下结构强度与刚度的情况，为气缸盖设计、优化

提供了参考依据。

１　有限元建模

１．１　缸盖实体模型
采用ＰＲＯＥ软件，对缸盖进行了三维实体建模。为了保

证分析的准确性，对缸盖的尺寸及主要结构不作简化，但对

那些影响网格划分，却又对结果影响很小的销钉孔、螺纹孔、

小倒角及测试孔等不予考虑［３］。缸盖材料性能参数如表１，
缸盖三维实体模型如图１。

表１　缸盖材料属性

材料种类 泊松比
弹性模量／
ＧＰａ

热膨胀系数／
（１／Ｋ）

球墨铸铁 ０．２５ １３０ １１×１０－６

抗拉强度／
ＭＰａ

热导率／
（Ｗ／（ｍ·Ｊ））

比热容／
（Ｊ／（ｋｇ·Ｋ））

密度／
（ｋｇ·ｍ－３）

４４６－５５１ ５２ ４７０ ７５７０

图１　缸盖实体模型

１．２　缸盖网格模型
由于缸盖结构复杂，曲面较多，故采用对复杂结构有很

好适应性的四面体非结构网格对缸盖结构进行网格划分。

为使计算结果准确，采用分区处理，将缸盖内表面及外表面

按照不同的边界条件加载要求，分成不同的区，然后进行四

面体网格划分。

本模型划分的网格节点数为 １８３８１４个，单元数为
１０７７７３个。对网格进行检查，满足分析要求。划分好的网
格模型如图２所示。
１．３　缸盖热边界条件

气缸盖温度场分析最难确定的就是热边界条件。通常

确定换热规律是以传热学理论为基础，对相关公式进行修改

或者补充，再根据气缸盖的结构和冷却方式，参考相似机型

以确定气缸盖的换热边界条件。通过参考相关文献，将气缸

盖分为几个区域，分别确定各区域的热边界条件，缸盖分区

图如图３所示。

图２　缸盖网格模型

表２　工况参数

参数

名称

转速／
（ｒ·ｍｉｎ－１）

背压／
ＭＰａ

真空度／
ＭＰａ

功率／
ＫＷ

值 ７５０ ０．０４２ ０．００５３４ １５００

图３　缸盖热边界分区图

　　１）火力面边界条件
火力面传热适用于第３类边界条件，采用修正的Ｅｉｃｈｅｌ

ｂｅｒｇ公式［４］，如式（１）：

αｇ ＝ｋｏ·
３Ｃ槡 ｍ· Ｐｇ·Ｔ槡 ｇ （１）

　　根据表２所示工况参数，利用 ＡＶＬＢＯＯＳＴ软件进行缸
内一维工作过程计算，得出缸内一个循环的压力、温度和对

流换热系数随曲轴转角的变化关系，如图４所示。
　　为了得到缸盖的稳态温度场，采用平均对流换热系数和
平均燃气温度作为第三类边界条件。采用下式对缸内燃气

温度和对流换热系数分别取加权平均［５］，

ｆｍ ＝
１
４π∫

４π

０
ｆ（θ）·ｄφ （２）

　　通过参考同类机型缸盖火力面的温度分布情况［６］，在计

算中对缸盖火力面区域采用分区施加换热系数的方法，将火

力面分为３个区域，如图５所示。
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图４　压力、温度和对流换热系数
随曲轴转角变化关系曲线

图５　缸盖火力面分区示意图

　　分区确定后，各分区的面积Ａｉ也就确定：

∑
３

ｉ＝１
ｒｉ×

Ａｉ
Ａ ＝１ （３）

式中，Ａｉ为第ｉ个分区面积，Ａ为火力面总面积，ｒｉ为第 ｉ区
换热系数与平均值的比。根据式（３）得到各分区对流换热系

数值ａｗ，如表３所示。

表３　火力面分区及其换热系数

分区
火力面

１区
火力面

２区
火力面

３区

ｒｉ １．６ １．２ ０．８０１

ａｗ／（Ｗ·（ｍ
２·Ｋ）－１） ８５４．４２ ６４０．８１５ ４２７．７４４

　　２）冷却水套壁面边界条件
冷却水与缸盖水套壁面的换热系数 ａｗ与循环水的流动

情况以及气缸套表面的特性有关。由宗涅肯公式计算：

ａｗ ＝３００＋１８００ Ｗ槡 ｍ （４）
式中Ｗｍ为冷却水的流速。
　　根据计算结果，将水套壁面自下而上分为３个区，分别
加载温度和对流换热系数。

３）进气道壁面边界条件
进气道壁面：此型号柴油机进气道为直流进气道，因此，

取较小的对流换热系数，而进气温度取略高于环境温度。

４）排气道壁面边界条件
与进气道相比，排气道的环境温度要高得多，环境温度

与壁面温度的差值也比较大，因此换热系数较高。

５）其他表面边界条件
外表面传热系数参考同类机型，换热系数取经验值，流

体温度取环境温度；螺栓孔及工艺孔等取为绝热边界。

由于在网格划分时采用分区处理，所以边界条件加载简

明方便，具体的边界条件如表４。

表４　热分析的边界条件

边界名称
对流换热系数／
（Ｗ·（ｍ２·Ｋ）－１）

流体温

度／Ｋ

进水孔表面 ３０００ ３５８

出水孔表面 ３０００ ３６２

下层水套 ８０００ ３６０

中层水套 ５０００ ３６０

上层水套 ４０００ ３６０

进气道壁面 ３５０ ３２３

排气道壁面 ４００ ７７３

外表面 ２０ ２９３

火力面１区 ８５４ ７４４

火力面２区 ６４１ ７４４

火力面３区 ４２８ ７４４

螺栓孔表面 绝热

１．４　机械力边界条件
缸盖力学边界有螺栓预紧力、燃气压力、排气门座圈过

盈力，引起机械负荷的主要是缸盖预紧力及燃气压力。将缸

盖作用力位置及约束位置示于图６。
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图６　缸盖的热变形结果

　　１）火力面燃气作用
根据ＡＶＬＢＯＯＳＴ的仿真，缸内一个循环压力曲线如图４

（ａ），对应的峰值压力为１２．８ＭＰａ，将此峰值压力加载于缸
盖火力面。

２）小螺栓预紧力
缸盖与缸套之间用７个小螺栓联接，按照手册规定，每

个螺栓的预紧力矩为０．１５ｋＮ·ｍ，按照下式计算作用在每
个螺栓上的预紧力：

Ｍｔ＝ｋ·ｐ０·ｄ·０．００１ （５）
　　３）大螺栓预紧力

按照手册规定，将缸盖与缸套的联结体通过４个缸盖螺
栓固定于机体上，每个螺栓预紧力为６５ＭＰａ，按照下式换算
为均布载荷作用于缸盖上表面螺母的作用面上。
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　　４）排气门过盈力
按照下式计算排气门座圈处过盈力：
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　　将计算出来的过盈力均布作用于座圈与排气道的接触
区域。

５）固定约束
约束大、小螺栓孔沿 Ｘ，Ｙ方向的位移为零；约束缸盖与

缸套接触表面沿Ｚ方向的位移为零；约束缸盖突肩与机体接
触面沿Ｚ方向的位移为零。

２　缸盖的温度场及热应力计算

２．１　温度场计算
将表４的热边界条件加载于热分析模型中，得出缸盖的

温度场如图７所示。
　　从图７可看出，缸盖最高温度为５２２．０４Ｋ，最低温度为
３５２．４６Ｋ，最高温度出现在两排气门之间的鼻梁区、喷油器
座孔靠近排气门一侧。由于铸铁的蠕变温度约为５４０℃，故
缸盖的最高温度未超过材料的蠕变温度，因此，从热负荷角

度看，缸盖材料和结构是安全的。

图７　缸盖温度场

２．２　热应力计算
将缸盖有限元模型中的热分析单元 ＳＯＬＩＤ７０转化为结

构分析单元 ＳＯＬＩＤ１８５，在此基础上，加载温度场计算结果，
得出缸盖在温度载荷下的热应力结果如图８所示。

图８　缸盖热应力场

　　从图８可看出，缸盖在温度载荷下的最大应力为２６０．３３
ＭＰａ，出现在两排气门之间的鼻梁区；最小热应力约为０，位
于外表面区域。另外，排气门座圈附件环面热应力值也

较大。

２．３　热变形计算
缸盖在温度载荷下热变形结果如图９所示。

图９　缸盖的热变形结果

　　从图９可以看出来，缸盖在温度载荷下的最大热变形量
为０．３５ｍｍ，出现在缸盖上表面的大螺栓孔附近以及火力面
的两个排气道周围；最小变形量为０．０１ｍｍ，主要分布于缸
盖中部。
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３　缸盖机械应力分析

３．１　机械应力计算
将１．４节的机械力边界条件加载到缸盖有限元模型上，

得出其机械应力场如图１０所示。

图１０　缸盖机械应力场

　　从图１０（ａ）可以看出，缸盖在单纯的机械负荷作用下，
机械应力较小，其最大值为１４４．５５ＭＰａ，分布于两个进气门、
两个排气门之间的鼻梁区以及缸盖大螺栓孔的表面；最小机

械应力约为０．０７ＭＰａ。从图１０（ｂ）可以看出，缸盖在单纯的
机械载荷作用下，最大压应力为１１４．８１ＭＰａ，分布于火力面
外沿与缸套内壁面的接触区域；最大拉应力为３８．９４ＭＰａ，分
布于两排气门之间的鼻梁区。

３．２　机械变形计算
缸盖在机械载荷下的变形量如图１１所示。

图１１　缸盖在机械载荷下的变形量

　　从图１１可以看出，缸盖在机械载荷作用下变形量非常
小，其最大变形量为０．０６ｍｍ，分布于两进气门之间的鼻梁
区。此外，缸盖螺栓孔处的机械变形也较大，大约在 ０．０２
ｍｍ左右。

４　缸盖热－机耦合应力分析

４．１　热－机耦合应力分析
将缸盖温度场计算结果作为温度载荷加载于缸盖有限

元模型；再将缸内一个工作循环中的压力如图４（ａ）加载到
缸盖有限元模型上。如３．１节所述，在缸盖有限元模型上加
载机械载荷及固定约束，计算出缸盖在热－机械耦合作用下

总体应力场分布，如图１２所示。

图１２　缸盖热－机耦合应力

　　从图１２可以看出，缸盖在热 －机耦合作用下的最大应
力为３２７．７ＭＰａ，且最大热－机耦合应力分布于缸盖两进气
门之间的鼻梁区和两个排气门之间的鼻梁区；此外，由于约

束了螺栓孔和突肩下表面的位移，因此，缸盖螺栓孔周围的

应力值比较大。从整体来看，缸盖的热 －机耦合应力的最大
值没有超过材料的极限应力（铸铁抗拉强度约为 ４４６～
５５１ＭＰａ）。

４．２　结构变形分析
缸盖在热 －机耦合作用下的整体结构变形结果如图１３

所示。

图１３　缸盖热－机耦合变形结果

　　从图１３可以看出，缸盖在热 －机耦合作用下的最大变
形量为０．２２ｍｍ，分布于喷油器座孔周围，此外，缸盖上表面
的自由表面处变形量也比较大，约为０．２０ｍｍ；缸盖在热 －
机耦合作用下基本没有变形，这是由于缸盖与缸套之间接触

面设置了Ｚ向约束，而此处的螺栓孔表面设置了 Ｘ、Ｙ向约
束。从整体来看，缸套在热－机耦合作用下的整体变形均比
较小，因此，基本不影响缸盖与其他零部件之间的装配。

５　疲劳安全分析

设置缸盖材料的 Ｎ－Ｓ曲线，采用 ＧＯＯＤＭＡＮ理论计算

缸盖的疲劳寿命，采用 ＤＡＮＧＶＡＮ疲劳理论计算缸盖的疲
劳安全系数，计算得出缸套的疲劳安全系数云图及疲劳寿命

云图分别如图１４、图１５所示。
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图１４　缸盖结构的疲劳安全系数云图

图１５　缸盖结构的疲劳寿命云图

　　从图 １４可以看出，缸盖结构的最小疲劳安全系数为
１９１３，大于１，满足设计要求。但从图可以看出，缸盖下底面
螺栓孔与上水孔之间的薄壁区域疲劳安全系数均比较小。

此外，缸盖上表面大螺栓孔的外沿区域，疲劳安全系数也比

较小，最先疲劳破坏的位置可能位于此区域。从图１５可以
看出，缸盖的最小疲劳寿命值为３．３７２×１０１０，大于１×１０１０，
满足设计要求。同时可以看出，整个缸盖的疲劳寿命比较均

衡，其值均接近１×１０２０，只是在缸盖上表面大螺栓孔边缘以
及缸盖下表面螺栓孔与上水孔的薄壁区域，疲劳寿命值比较

小，接近１×１０１４。从整体来看，缸盖的疲劳安全系数和疲劳
寿命满足设计要求。

６　结论

１）由稳态温度场分析得出，缸盖最高温度出现在两排
气门之间的鼻梁区、靠近排气门一侧的喷油器座孔以及排气

门座圈环面；缸盖的最高温度未超过材料的蠕变温度，因此，

从热负荷角度看，缸盖材料和结构是安全的。

２）对缸盖在实际工作中的热 －机耦合应力进行了计
算，缸盖在热－机耦合作用下的最大应力分布于缸盖两进气
门之间的鼻梁区和两个排气门之间的鼻梁区；此外，由于约

束了螺栓孔和突肩下表面的位移，缸盖螺栓孔周围的应力值

也比较大。但从整体来看，缸盖的热－机耦合应力最大值没
有超过材料的极限应力。

３）对缸盖实际工作中的疲劳寿命进行分析，最易发生
疲劳破坏的位置在缸盖底面螺栓孔与上水孔之间的薄壁区

和缸盖上表面大螺栓孔边缘区域。从整体来看，缸盖的疲劳

安全系数和疲劳寿命仍满足设计要求。

参考文献：

［１］　盖洪武，程 颐，姚秀功．柴油机气缸盖结构参数多目标
优化［Ｊ］．汽车工程，２０１４（７）：８２８－８３２．

［２］　胡祝昌．基于多场耦合分析的柴油机气缸盖结构仿真研
究及疲劳寿命预测［Ｄ］．太原：中北大学，２０１２．

［３］　曹海滨，王家宏．船用６３００柴油机缸套热负荷的有限元
分析［Ｊ］．浙江海洋学院学报（自然科学版），２００６，２５
（４）：４１４－４１６．

［４］　万平原，谢志强．４１２０ＳＧ柴油机缸盖温度场及应力分析
［Ｊ］．中国水运，２００７，５（１１）：１９３－１９４．

［５］　吕建明．缸盖传热边界条件的反求方法研究［Ｄ］．武汉：
海军工程大学，２０１１：２３－２４．

［６］　徐聪聪．柴油机气缸盖热—流—固多场耦合仿真研究
［Ｄ］．太原：中北大学，２０１１．

（责任编辑　杨继森）

３６１伍　鹏，等：基于热－机耦合的柴油机气缸盖强度研究



