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摘要：为了探索船用柴油机缸盖在长期服役下因渐进变形而导致的高温排气侧水冷阀座密封失效机理，提出了考

虑温度历史效应的缸盖热黏塑性有限元仿真方法．该方法采用 Chaboche 非线性混合硬化方程和 Norton-Bailey 蠕

变方程，分别描述了热疲劳和蠕变产生的非线性变形，并研究了二者的耦合机制．在此基础上，引入载荷衰减度

分析了蠕变疲劳加载对结构刚度退化的影响，并解释了阀座密封性能的演变．结果表明：缸盖阀座孔变形的平均

误差约为 16%，计算精度比现有方法提高了 19%；此外，阀座孔密封载荷衰减度最大达到 75%，导致密封失效，

引起漏水；渐进变形主要受热循环中升温和降温阶段的塑性应变控制，并受到高温保持阶段蠕变增强塑性变形机

制的影响，长期服役下渐进的塑性变形是导致阀座密封失效的根本原因． 
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Abstract：To investigate the mechanism of water-cooled valve seat sealing failure on the high-temperature exhaust 

side of the cylinder head of marine diesel engines due to progressive thermal deformation during long-term 

service，a finite element simulation method incorporating temperature history effects was proposed，based on a 

thermal viscoplastic constitutive model. The Chaboche nonlinear combined hardening equations and the Norton-

Bailey creep equations were utilized to describe the nonlinear deformation induced by thermal fatigue and creep，

respectively，and investigate their coupling mechanism. On the basis，introducing the load attenuation to analyze 

the impact of creep fatigue loading on structural stiffness degradation，thereby elucidating the evolution of valve 

seat sealing performance. Research findings reveal that the average error in deformation of cylinder head valve seat 

holes is approximately 16%，with a 19% improvement in calculation accuracy compared to existing methods. 

Moreover，the maximum attenuation of the sealing load for the valve seat hole reaches 75%，resulting in sealing 

failure and water leakage. Progressive deformation is primarily controlled by plastic strain during the heating and 

cooling stages of the thermal cycle，with influence from the creep-enhanced plastic deformation mechanism during 

the high-temperature holding stage. This underscores that progressive plastic deformation over long-term service pe-

riods is the fundamental cause of valve seat sealing failure. 

Keywords：marine diesel engine；cylinder head；thermal viscoplastic model；thermal failure 
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气缸盖是柴油机关键高温部件，承受着复杂的热

机械载荷，并面临潜在的低周热失效风险[1-3]．为强

化冷却，船用柴油机通常在缸盖高温火力板排气道部

位设置带冷却水腔的阀座．在高温环境下，宽幅温度

和应力的复杂协同会产生非线性叠加，尤其是蠕变和

热疲劳叠加可能导致渐进变形[4-5]．这种变形可能导

致水冷阀座泄漏和缸盖火力板疲劳开裂等问题，对柴

油机的安全运行构成双重威胁[5-6]．然而缸盖热失效

与材料的黏塑性特性密切相关[3-4,7]，具有非线性和时

间依赖性．传统的基于线性损伤累积的寿命预测法

难以准确预测“先漏后裂”的结构刚度退化[8-12]．因

此，有必要深入研究蠕变疲劳作用的缸盖渐进损伤和

热变形失效机理． 

试验是研究缸盖热失效的直接方法．文献[13]给

出了通过电磁感应加热模拟热载荷的缸盖热疲劳试

验方法，但缸盖结构和载荷均很复杂，难以基于缸盖

零件试验非弹性变形及演变进行观测和表征．因此，

数值仿真是研究柴油机缸盖热分析的主要手段． 

现有研究主要采用单调加载的弹塑性本构模型，

并运用线性损伤累积准则进行寿命预测[10,12,14]．然而

这种模型无法全面考虑与温度相关的加载历史对结

构刚度和性能衰退的影响．Szmytka 等[5]改进了统一

型 Chaboche 黏塑性模型，使用双曲正弦函数流动准

则，并通过专门的蠕变疲劳试验确定模型参数．利用

Abaqus 软件描述了 SiMo 铸铁材料的非弹性黏性行

为，对柴油机排气管永久变形的预测最大误差为

35% ．然而该模型未考虑到高、低温变化对循环塑性

行为的影响．Jing 等[15]、Nassar 等[16]将黏塑性应变分

为塑性应变和与应变速率相关的蠕变应变，得到分离

型 Chaboche 黏塑性模型，并基于等温循环的试验 

数据预测了热疲劳蠕变作用孔板结构的非弹性响

应．该类模型虽具有综合考虑塑性应变和蠕变的耦

合关系、单独研究非线性响应的优点，但研究对象是

简单的孔板结构几何模型，本构模型是单一温度

(873 K)环境，不适用于实际温度和应力宽幅变化的

情况．Cho 等[17]研究发现，温度梯度加速了材料热疲

劳损伤演化的过程，对热疲劳寿命有显著影响．可

知，针对铸铁缸盖宽幅变化的温度和应力水平，缺少

适用的黏塑性本构模型，也缺乏对缸盖蠕变疲劳作用

的低周热仿真及考虑温度梯度复杂循环影响的研究，

蠕变-疲劳模式影响的失效机理也尚不清晰． 

基于此，笔者以发生排气阀座冷却水泄漏的船用

柴油机球墨铸铁缸盖为对象，提出了基于热黏塑性模

型的缸盖有限元计算方法．通过分析蠕变疲劳引起

的缸盖黏塑性损伤变形演化，揭示缸盖热变形失效的

机理，以期为分析缸盖热变形失效提供新方向，为用

于缸盖热分析和优化设计提供参考． 

1 方法与模型 

为模拟缸盖在长期热服役环境中的刚度退化和

渐进变形，笔者提出的方法将热载荷等效为周期性循

环载荷，并考虑高温保持时间效应．为了准确描述循

环塑性和蠕变效应，采用分离型热黏塑性本构模型，

通过温度-位移耦合的循环渐近分析，实现非线性变

形在模型中的叠加，并在 Abaqus 软件中实现仿真计

算．此外，还引入载荷衰减度损伤准则，用于量化两

种变形机制对结构损伤程度的影响．该方法考虑了

热循环和高温保持对结构非弹性变形的综合影响，具

有模拟度高、模型校准便捷且易于表达和解释每个循

环中蠕变损伤的占比等优点，主要步骤如图 1所示． 

 

图 1 缸盖的热黏塑性仿真方法 

Fig.1 Simulation method of thermal viscoplastic of cyl-

inder head  

1.1 热黏塑性本构模型 

采用 Chaboche 非线性混合硬化方程和 Norton-

Bailey 蠕变方程，分别描述了温度依赖的两种非线性

变形机制．根据非弹性应变分配理论[7,18]，高温部件

在长期工作中呈现的变形由热应变
th

ε 、弹性应变
e

ε 、

塑性应变
p

ε 、时间依赖的黏性蠕变
c

ε 构成，总应变率

ε� 可表示为 

   e p c thε ε ε ε ε= + + +� � � � �  (1)
 

本构模型通常包括屈服方程、硬化方程和流动方

程．笔者采用 Von Mises屈服方程定义材料的屈服条

件，即 

   )3
( ) : (

2
y

F R σ= − − − −X Xσ σ  (2)
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式中：σ 和 X 分别为应力张量和背应力张量；R 为屈

服面尺寸的变化量，即各向同性硬化变量；
y

σ 为材料

屈服应力；F 为屈服面函数． 

塑性硬化方程控制了在材料屈服和流动变化过

程中非弹性变形的时变关系．引入多阶背应力分量

可以提高非弹性应变的预测准确性[19]，其中背应力

代表动力加载过程中的硬化现象．为平衡计算精度

与效率，使用了 3阶背应力分量来描述材料在缸盖工

作温度范围内的循环硬化现象．这考虑了温度历史

效应，即环境温度与内部背应力的变化，因而采用非

线性运动硬化模型来模拟材料在循环加载下的变形

行为，可表示为 

   
3

1

d d
i

i=

=∑X X  (3)

   

p

2
d ( )d ( ) d

3
i i i i

c T r T pε − +X = X  
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d
( )

i

i

i

c T
T

c T T

∂
∂

X  (4)

 

式中：
i

X 为背应力张力的分量；i 为阶数，i=1，2，3；

T 为材料温度；p 为等效塑性应变；
i
c 和

i
r 为材料运

动硬化参数． 

各向同性硬化方程描述了材料屈服面随等效塑

性应变积累的变化，从而实现与温度变化相关的应变

记忆效应．该硬化变化率 R� 可表示为 

   
1 1

( )
b Q

R b Q R p RT
b T Q T

∂ ∂⎛ ⎞= − + +⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠

� �

�  (5)

 

式中：Q 和 b 为材料各向同性硬化参数；T� 为温度变

化率． 

流动方程描述了材料非弹性应变的演变，有 

   
in

F
pε ∂=

∂σ
� �  (6)

 

式中：
in

ε� 为非弹性应变，包括塑性应变和蠕变应变． 

为了准确考虑宽幅温度范围内运动硬化和各向

同性硬化材料模型参数的温度依赖性，在特征温度点

进行了应力与应变材料试验，确定了对应的模型参

数．基于这些参数，采用二次函数插值法拟合为随温

度变化的材料参数曲线，描述材料模型的宽幅工作温

度范围的依赖性． 

此外，为了表征与温度、应力水平及保载时间相

关的变形行为，使用 Norton-Bailey 蠕变幂函数方程

描述非弹性应变的变化速率[2, 20]，有 

   
c

n m

A tε σ= ⋅ ⋅�  (7)
 

式中：A 为幂律乘数，采用温度依赖的阿伦尼乌斯关

系描述；t 为蠕变保持时间；n 为应力指数；m 为初级

蠕变时间指数． 

式(3)～式(5)为笔者研究给出的公式，以软件模

型文本代码方式输入 Abaqus 软件用于计算，式(6)、

式(7)则直接使用了 Abaqus 软件内嵌方程． 

笔者所在课题组通过设计的球墨铸铁缸盖缩尺

试样，开展了非均匀温度场循环作用下的试样渐进变

形及疲劳开裂试验[19, 21-23]，发现最高温度预测误差不

超过 5.0% ，圆孔变形误差小于 10.5% ．预测裂纹萌生

位置的准确度较高，试样的预测寿命与实际循环数接

近．验证了本构模型在缸盖混合模型预测中的可靠

性，证实了其塑性模拟数据和分析方法的准确性． 

1.2 蠕变疲劳加载及有限元计算 

笔者针对长期高温环境下缸盖的工作情况进行

研究，将长期热载荷等效为周期性循环载荷，以探究

可能的失效模式． 

首先，确定周期性热循环的时变特征，包括最高

温度、温度范围和每个循环的时长．图 2 为热侧与冷

侧的温度变化曲线，可描述缸盖在一个完整热循环中

的载荷历程，该曲线简化了缸盖在各个运行阶段中温

度时变关系：从柴油机起动到达标定工况，缸盖经历

升温阶段；在标定工况下运行时为高温保持阶段；随

着柴油机减载至停机，缸盖经历降温阶段，然后进入

下一个循环．其次，对标定工况与常温工况进行瞬态

热模拟，获取温度场和热变形结果，并与试验值进行

验证．考虑非均匀换热边界条件，设置相应的时间-

温度条件，假设采用传热条件比例缩放方法调整模拟

参数，利用热分析软件进行分段瞬态热模拟，模拟实

际服役环境中周期性温度环境和载荷作用的协同效

应．然后，利用黏塑性本构模型，在统一的有限元模

型中采用顺序加载循环分步迭代计算，实现非均匀热

力耦合下的应力重分布和应力松弛．在连续多循环

迭代计算中，前一循环的塑性应变和蠕变将对后续循

环计算结果产生影响． 

 

图 2 缸盖热侧和冷侧温度变化 

Fig.2 Variation of temperature of hot side and cold side 

of cylinder head  

1.3 损伤失效量化表征 

根据损伤力学原理，循环载荷会导致局部材料损
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伤劣化，进而引起结构刚度的降低[3]．损伤参数通常

用来描述材料内部微观结构的特征和损伤程度．笔者

将接触界面力描述为宏观尺度下的力学响应，以量化

复杂应力状态下的损伤失效和刚度退化，从而更好地

表征排气阀座与缸盖之间密封性能的演化．为评估结

构接触界面力的演变，定义载荷衰减度η，综合考虑

材料性能和温度历史的影响，有 

   
1 1

( ) /
n

F F Fη = −  (8)
 

式中：
1
F 为初始接触界面力；

n
F 为最终接触界面力． 

2 缸盖热黏塑性仿真计算 

以冷却水泄漏失效的船用四冲程柴油机 4 气阀

铸铁缸盖为对象进行仿真．带冷却水腔的排气阀座

过盈装配于缸盖，以增强高温区域的流动换热．在柴

油机连续运行 1 000 h(100 h/循环，共 10 个热循环)

后，排气阀座与缸盖的过盈密封面出现冷却水泄漏． 

2.1 缸盖有限元建模 

  图 3 为缸盖阀座装配体模型．计算模型包括缸

盖、进气阀座、水冷排气阀座和缸盖螺栓．划分缸盖

火力板关键区域为 4 组不同尺寸的四面体网格(0.5、

2.0、3.5 和 5.0 mm)并进行计算，分析网格灵敏度．当

网格尺寸为 0.5 mm 和 2.0 mm 时，缸盖的最高温度、

最大等应力、最大塑性应变和最大蠕变应变趋于稳

定，经平衡计算效率和精度，确定了火力板网格尺寸

为 2.0 mm，其余部位平均网格尺寸为 10.0 mm，整个

装配模型包含 148 461个单元和 42 653个节点． 

在施加恒定机械载荷边界时，考虑了紧固螺栓的

预紧力和阀座的过盈．阀座外圈与缸盖座孔的密封

接触面设置了初始装配过盈量(图 3(b))．接触算法

采用了库仑摩擦模型，以描述最大剪切力与法向载荷

之间的摩擦行为． 

图 4 为不同温度下归一化本构模型中混合硬化

参数与温度的关系．由图 4 可知，温度升高引起的屈

服强度和材料硬化参数呈降低趋势，参数见式(2)～

式(5)． 

表 1 为各零件在常温下的力学参数．缸盖采用

球墨铸铁 QT400，并采用黏塑性材料模型．通过对材

料试棒进行单调拉伸试验和不同特征温度下的低周 

 

       （a）缸盖阀座组件          （b）缸盖阀座接触关系          （c）缸盖组件网格模型 

图 3 缸盖阀座装配体模型 

Fig.3 Assembly model of valve seat of cylinder head 

   

（a）材料运动硬化参数 c1、c2 和 c3 （b）材料运动硬化参数 r1、r2 和 r3 （c）材料屈服应力σy 和硬化参数 Q、b 

图 4 不同温度下混合硬化模型参数的变化 

Fig.4 Variation of parameters of combined hardening model at different temperatures

表 1 缸盖计算模型的各零件力学参数 

Tab.1  Mechanical parameters of each part of cylinder 

head calculation model 
 

零件 材料 弹性模量/MPa 泊松比 

缸盖本体 QT400 170 000 0.28 

进气阀座 高速钢 210 000 0.30 

排气阀座 合金钢 210 000 0.30 

缸盖螺栓 特种钢 210 000 0.30 

疲劳试验，对模型参数进行优化拟合，从而确定了随

温度变化的材料参数曲线，并已通过开展缩尺试样试

验进行了验证
[23]

． 

2.2 缸盖换热条件模拟 

笔者采用广义对流换热模拟方法，通过调整环境

温度模拟缸盖在升温和降温阶段的温度变化．相比

直接改变换热系数的方法，该方法能够稳定控制空间
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分布温度场，避免了简化建模缸盖热结构性能，并减

少了计算资源和时间需求．具体为确定了缸盖高温

燃气侧、低温冷却水侧以及外表面的空间分布换热条

件．保持高温燃气侧的换热系数分布不变，并通过比

例缩放任务剖面曲线，调整高温燃气侧换热流体的温

度．同时，确保冷却侧换热条件保持恒定，以分步骤

模拟升温与降温两个阶段的温度场．该方法已在先

前的缩尺试样热疲劳试验中得到应用和验证[20]． 

采用计算流体动力学(CFD)仿真获取标定工况

下第 3 类换热条件的空间分布，以进行瞬态温度计

算．同时，定义了排气阀座与相邻部件之间的接触传

导，以准确模拟缸盖的温度分布．图 5 示出通过三维

燃烧 CFD 计算得到的燃气侧壁面换热条件，包括与

燃烧室、进/排气道等高温燃气接触的区域．其中，缸

盖火力面中心的鼻梁区和排气阀附近的热传递系数

为 1 700W/(m²·K)，而平均燃气温度达到 900 K． 

  笔者采用流固耦合传热模型确定了标定工况下

的冷却水侧换热条件．图 6 为冷却水侧的换热边界

条件，显示了冷却效果．可知，在鼻梁区域的冷却钻

孔附近获得了良好的换热效果，壁面的流体温度为

365 K，平均换热系数为 18 000W/(m
2·K)． 

  同时，进行 10 个循环的热循环模拟，以获得稳

定连续的瞬态温度场结果，进而进行温度场与应力场

耦合的热黏塑性分析，并采用 30 个分析步进行顺序

迭代计算，分别引入热循环模拟中最后一个循环的分

段温度场，以模拟 1 000 h 服役期间的循环加载效应

和蠕变效应． 

 

（a）平均燃气温度 

 

（b）平均换热系数 

图 5 标定工况下缸盖燃气侧换热边界条件 

Fig.5  Heat transfer boundary conditions on the gas side

of cylinder head under calibration conditions 

 

图 6 标定工况下缸盖冷却水侧换热边界条件 

Fig.6 Heat transfer boundary conditions on the cooling 

water side of cylinder head under calibration con-

ditions 

2.3 热分析结果及验证 

2.3.1 温度场结果 

采用硬度塞法对标定工况下的缸盖进行了温度

测量，图 7 为 26 个温度测量点的位置及火力板表面

温度分布．在标定工况下，缸盖排气鼻梁区域最高温 

 

（a）温度测点位置 

 

（b）仿真与试验温度 

 

（c）缸盖温度和缸盖鼻梁局部温度分布 

图 7 缸盖温度分布 

Fig.7 Distribution of temperature of cylinder head 
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度为 651 K，而冷却钻孔处的温度较低(400 K)，显示

出带水冷阀座结构的良好冷却效果．沿缸盖火力板

厚度方向观察可知，温度有显著下降，约为 524 K，显

示出明显的温度梯度(图 7(c)、图 7(d))． 

为验证计算的准确性，笔者进行了缸盖温度测

试．可知预测的热负荷准确性较高，最大温度误差为

5.6% (图 7(b))，表明温度场预测的准确性． 

2.3.2 热变形结果 

图 8 为排气阀座孔变形分析结果．笔者测试了

累计运行 1 000 h 后阀座密封失效的缸盖阀座孔变

形．由图 8 可知，排气阀座孔低温区密封面 C 的最大

失圆变形为 48 µm，而高温区密封面 H 的失圆变形为

33 µm．与仿真值对比，发现试验值与仿真值的变化

趋势一致，相对误差为 13% ～25% ，平均误差为

16% ．对比文献[5]方法可知，计算精度提高了 19% ，

证明了热模拟方法的适用性． 

此外，排气阀座孔低温区的失圆变形显著超过高

温区．这一现象可以解释为高温区受结构约束，在常

温下具有弹性恢复和自平衡特性．低温区受弹性变

形影响更显著，导致其失圆变形较为明显． 

 

图 8 排气阀座孔变形的计算值与试验值对比 

Fig.8  Comparison of calculated and experimental values 

of exhaust valve seat hole deformation  

3 分析与讨论 

3.1 应力变化分析 

为描述缸盖在长期服役下由温度变化引起的复

杂应力，采用带符号的最大主应力
1

σ 和最小主应力

3
σ 来描述拉伸应力造成的失效，定义为 

   
max 1 3

max{| |, | |}σ σ σ=  (9)
 

图 9 为缸盖在初始循环期间热态和冷态下的最

大主应力．在热态下，缸盖燃烧侧的主应力为负值，

表明该区域处于压缩状态；相反，冷却孔边缘的主应

力为正值，表明该区域处于拉伸状态．然而，在冷态

下，燃烧侧的主应力转变为拉伸状态，最大拉应力约

为 225MPa，因而缸盖在不同热态和冷态条件下的主

应力分布因温度场依赖于结构几何形状而发生变

化．这种变化主要由温度梯度在缸盖结构约束下产

生的热应力协同效应引起． 

图 10 为缸盖在一个完整热循环周期内热点(排

气鼻梁壁面)和冷点(冷却孔壁面)位置的三轴应力变

化历程．热点位置主要受径向应力影响，而冷点位置

则主要受周向应力影响．在高温阶段，热点呈现挤压

应力，而冷点则呈现拉伸应力，这不利于阀座低温区

域的挤压密封．同时，热点和冷点位置的应力变化存

在相位差异，即两者的应力峰值或谷值出现时间不同

步．这表明在升温阶段和降温阶段下，材料受到热传

导、结构约束、热应力滞后及热胀冷缩的综合作用． 

  

 （a）高温保持阶段应力  （b）低温保持阶段应力 

图 9 初始循环缸盖在热态和冷态下的应力 

Fig.9 Stress in initial cyclic cylinder head at hot and cold 

states  

 

（a）热点位置 

 

（b）冷点位置 

图 10 缸盖典型位置在最终循环的应力历程 

Fig.10 Stress history of typical position of cylinder head 

in final cycle  

3.2 应变演化分析 

笔者将时间累积的等效塑性应变(PEEQ)和等效
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蠕变应变(CEEQ)作为关键参数，分析热循环对变形

特征及其演变规律的影响．PEEQ 表示高应力引起的

累积塑性变形，而 CEEQ 则表示高温保持时间对蠕

变效应的累积贡献．通过对比考虑和不考虑蠕变效

应的热循环加载模式，可以准确评估蠕变对塑性变形

的影响． 

图 11 为蠕变效应对等效塑性应变的影响对

比．可知，考虑蠕变效应时，缸盖火力板表面热点位

置的 PEEQ 最大值为 2.10% ，比未考虑蠕变效应时高

25.00% ．两种加载模式下的 PEEQ 分布相似，均为局

部表面集中分布，尤其在排气鼻梁的热点位置最显

著．相比之下 ，CEEQ 呈均匀分布，其 最 大 值 为

1.01% ，表明在循环过程中火力板的蠕变效应增强了

塑性变形的程度．这是由于塑性变形受瞬态应力控

制，而蠕变则受温度和施加应力的综合作用影响，从

而导致两种变形产生了蠕变增强塑性的效果．

 

   （a）无蠕变影响               （b）考虑蠕变影响             （c）等效蠕变 

图 11 蠕变效应对等效塑性应变的对比 

Fig.11 Comparison of creep effect on equivalent plastic strain

图 12 为排气鼻梁热点位置塑性和蠕变应变幅值

随循环数的变化．这些参数反映了在 1 000 h 服役期

间循环加载和蠕变效应的变化趋势．在初始 4 个循

环中，塑性和蠕变应变幅值显著下降，最终分别稳定

在 0.09% 和 0.05% ．稳定阶段内，相邻循环的不同幅

值差异小于 10.00% ．塑性应变与蠕变应变幅值比从

初始的 2.63 降至 1.80，表明热循环引起的塑性应变

占主导地位．这种变形主要归因于周期性非均匀温

度变化和结构自约束的综合影响． 

随着循环次数的增加，材料发生变形硬化，即在

反复加载过程中变得更加坚固和抗变形．循环加载

导致材料内部微观结构的疲劳损伤，从而提高了材料

的屈服强度和抗变形能力．同时，随着塑性变形的积

累，材料内部的应力重新分布，减轻了局部应力集

中，从而降低了塑性和蠕变应变幅值．因此，应变幅

值逐渐衰减与损伤累积及应力重新分布紧密相关． 

 

图 12 排气鼻梁非弹性应变幅值随循环数的变化 

Fig.12  Variation of inelastic strain amplitude of exhaust

nose bridge with number of cycles  

图 13 为缸盖鼻梁热点位置在升温阶段-高温保

持阶段-降温阶段的变形历程，重点描述了 1 000 h 内

的最后一个完整热循环中塑性和蠕变的产生．在降

温阶段，塑性应变增加了 0.07% ，而蠕变应变在高温

保持期间仅增加了 0.05% ．同时，图 10(a)的热点应

力历程和图 9(a)的热态应力结果也证实温度变化导

致缸盖火力板局部应力松弛，降低了该区域的应力水

平．这归因于降温阶段的温度下降导致材料内部应

力的松弛，降低了塑性变形的驱动因素．结构的整体

弹性变形导致应力重新分布，反转压缩应力，使降温

阶段的拉伸塑性有所增加．蠕变期间的应力重新分

布诱发了蠕变增强塑性机制，进一步影响了缸盖内部

的应力状态．因此，排气鼻梁的拉压非对称行为产生

了不匹配的非弹性应变，导致结构刚度逐渐降低． 

 

图 13 排气鼻梁非弹性应变的循环历程 

Fig.13 Cyclic history of inelastic strain in exhaust nose 

bridge  

3.3 阀座孔密封分析 

通过实际观测和数值仿真研究了阀座孔局部密

封性能的演化．图 14 为缸盖水冷阀座密封区的实际
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形貌和接触压力．故障缸盖阀座孔的形貌揭示了使

用过程中局部密封区域的不连续性，可能由材料疲

劳、磨损或化学侵蚀引起．仿真结果显示，密封区域

的压力分布不均，局部压力降幅高达 40% ，表明缸盖

材料结构刚度可能在使用中降低，导致密封性能下

降，进而引发冷却水泄漏(图 14(c))．因此，阀座孔的

不连续性反映了缸盖在使用中的损伤和变形，可能由

高温、高压力和循环载荷等因素引起，进而导致密封

性能减弱和泄漏失效． 

 

（a）水冷阀座孔形貌和局部放大处接触区形貌 

 

（b）密封面 C 的压力 

 

（c）缸盖阀座压力 

图 14 缸盖水冷阀座密封区的实际形貌和接触压力 

Fig.14  Actual morphology and contact pressure in the

water-cooled valve seat sealing area of cylinder 

head 

图 15 为缸盖排气阀座孔接触界面力随循环数的

变化．
N

F 表示各环带密封应力对面积积分的合力．初

始载荷由水平虚线表示，反映了循环过程中接触界面

力的衰减变化．衰减趋势与塑性应变和蠕变应变的

演化趋势一致，表现为先快后慢．随着循环数增加，

低温区密封面 C 的衰减明显高于高温区密封面

H．如第 10 个循环后，密封面 C 的界面力衰减度达

到了 75% ，而密封面 H 达到了 64% ，表明低温区密

封环带更易显著降低密封压力，即刚度退化严重，导

致冷点位置泄漏． 

在热循环过程中，阀座的界面力呈两个阶段的变

化．在最初的 4 个循环内，界面力急剧下降，衰减效

应最为显著；随后的循环呈缓慢衰减的趋势，载荷衰

减率逐渐减小，并在第 10 次循环后变得微弱．这解

释了缸盖在初期工作正常，但经过 1 000 h 运行后开

始出现泄漏故障的现象． 

 

图 15 不同密封环面接触界面力的变化 

Fig.15 Variation of contact interface force at different 

seal ring surfaces  

综上分析，周期性热循环下缸盖的热变形失效机

理为：柴油机起动后，缸盖受到不均匀温度梯度和高

热应力的影响，导致排气鼻梁热点处的应力超过材料

高温屈服极限，从而引发压缩塑性变形；停机后，缸

盖降温，反向温度梯度导致收缩变形，使热点位置应

力超过低温屈服极限，产生拉伸塑性变形；高温保持

期间，尽管缸盖火力板的应力低于材料屈服强度，但

随着保持时间和温度增加，压缩蠕变逐渐增加．结构

的热变形导致了拉伸和压缩应力的不匹配，而高温保

持期间的应力松弛增强了后续阶段的塑性应变．其

中复杂的应力重新分布使得排气鼻梁热点位置的高

温压缩蠕变无法完全平衡冷却卸载阶段的拉伸塑性，

从而促使了蠕变增强的塑性变形．这些变形在排气

阀座孔和喷油器孔附近累积损伤，导致排气阀座孔密

封区的密封压力逐渐减弱．由于密封低温区域所受

结构拘束相对较弱，密封压力衰减速度快，首先在该

区域引发冷却水泄漏的密封失效． 

4 结 论 

(1) 提出了考虑温度历史效应的缸盖热黏塑性

有限元仿真方法，分析了缸盖在蠕变疲劳下的热失效

原因；阀座孔密封载荷呈渐近衰减的趋势，其衰减速

度先快后慢，密封区域载荷衰减度最高达到 75% ，导

致密封压力分布不均和不足，进而引起冷却水泄漏． 

(2) 评估了蠕变和热循环对缸盖渐进变形的影

响，量化了不同变形机制的贡献，渐进变形主要受热
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循环中升温和降温阶段的塑性应变控制；随着循环数

增加，塑性与蠕变增量的比值从初始时的 2.63 衰减

至 1.80，表明塑性应变仍起主导作用；循环过程中，

蠕变效应使塑性变形增强了 25.00% ． 

(3) 缸盖火力板在热梯度循环中受到结构约束

影响而发生塑性变形，并叠加了高温保持阶段引起的

蠕变应变，受到蠕变增强塑性变形机制的影响，促进

了塑性变形的增加，导致缸盖结构出现渐进变形损

伤，最终引发阀座密封失效和冷却水泄漏． 
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