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摘　 要:根据厚壁圆筒理论ꎬ将气门座圈压装过盈配合简化为组合厚壁圆筒模型ꎬ推导得出座

圈过盈配合数学模型的弹性力学解ꎬ并进行强度校核ꎮ 利用有限元软件对座圈压装进行平面

应变、瞬态动力学的仿真分析ꎬ其仿真结果与理论计算结果具有高度吻合性ꎻ验证 ＡＮＳＹＳ仿真

的可行性和优越性ꎬ其分析结果对实现气门座圈的精确压装、提升发动机装配质量和整体性能

具有重要意义ꎮ
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０　 引言

发动机的气门和座圈是组成燃烧室的重要部件之一ꎬ
气门与气门座圈的配合保证了发动机燃烧室的密封[１] ꎮ
柴油机气门座圈在工作中由于承受高温、高压气体和连续

冲击载荷的作用ꎬ特别容易发生故障ꎬ气门座圈的加工装

配精度将直接影响发动机的工作性能ꎮ 气门和座圈的压

装问题将会导致座圈凡尔线跳动超差、燃烧室泄漏量超

差、进排气门磨损加剧ꎬ时间长了还可能会造成气门烧蚀

失效、严重积炭ꎬ甚至造成发动机功率和转矩降低、耗油量

增加等严重问题ꎮ 用实验的方法进行研究需要大量的成

本ꎬ而有限元仿真可以节省物力、人力和时间ꎬ已经成为非

常重要的研究手段[２] ꎮ

１　 气门座圈模型

１.１　 气门座圈模型的建立

气门座圈和缸盖座圈底座的配合是典型的过盈配合ꎮ
气门座圈在借助轴向的外力将其压入缸盖座圈底孔后ꎬ座
圈依靠与底孔的过盈配合所产生的装配压力使两者紧密

贴合在一起ꎬ它的几何形状对称于中心轴ꎮ 在理想状态

下ꎬ其载荷的分布亦对称于中心轴ꎬ对于此类平面轴对称

问题完全可以简化成组合厚壁圆筒模型(图 １)ꎮ
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图 １　 气门座圈简化模型

１.２　 组合厚壁圆筒的弹性分析

当厚壁圆筒的内半径尺寸固定时ꎬ为了提高塑性承载

能力ꎬ仅靠增加壁厚的方法ꎬ对承载能力的提高是有限的ꎮ
采用两个或两个以上的厚壁圆筒ꎬ以过盈配合的方法构成

组合厚壁筒ꎬ其应力分布将比单一的整体厚壁圆筒更合

理[３](图 ２)ꎮ
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图 ２　 组合厚壁圆筒

１)组合厚壁圆筒的应力及位移分量

组合厚壁筒通常是由两个空心圆筒通过过盈配合抱

紧而形成的组合筒ꎮ 两个筒在其过盈结合面具有套装压

力ꎬ如果将这两个组合筒分开ꎬ那么就可以看成一个只受

外压力的内筒和一个只受内压力的外筒ꎬ即分成了两个厚

壁圆筒(图 ２(ｂ)、图 ２(ｃ))ꎮ 则由拉梅公式[４]可得其应力

和位移分量分别为:
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组合筒内圆筒相当于仅受外压作用ꎬ即外压 ｐ２ꎬ而内

压 ｐ１ ＝ ０ꎬ应力和位移分量为:
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由以上应力公式可知ꎬ径向压力 σｒ 均为压应力ꎬ且在

受载荷作用的表面上为最大值ꎮ 而切向应力 σθ 的符号取

决于受力状况ꎬ受内压时为正ꎬ其最大值发生在内壁ꎻ受外

压时为负ꎬ其绝对值也是在内壁处最大ꎮ
２)组合厚壁圆筒的套装压力

组合厚壁圆筒是由两个筒体套装而成的ꎬ由于过盈量

的存在ꎬ套装后在两个筒体的套装面上将产生均匀压力ꎬ
即套装压力ꎮ 在套装压力的作用下ꎬ组合筒体就会产生套

装应力ꎬ它像预应力一样ꎬ将与筒体受均匀内压作用后产

生的应力进行叠加ꎮ 套装压力的大小与过盈量有关ꎬ两个

筒体的过盈量就是它们的径向位移[５] ꎮ
对于外筒ꎬ套装压力即为内压ꎬ由式(２)并将 ｐ１替换

成 ｐꎬ内半径换为 ｂꎬ外半径换为 ｃꎬ则外筒在内半径即 ｒ＝ ｂ
处的径向位移为
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对于内筒ꎬ套装压力即为外压ꎬ由式(４)并将 ｐ２替换

为 ｐꎬ内外半径还是 ａ、ｂꎬ则内筒在外半径即 ｒ＝ ｂ 处的径向

位移为
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由于内筒是收缩减小的ꎬ故 δ１ 为半径的减小量ꎬ其方

向与 ｒ 方向相反ꎮ 因此两个筒体在套装处的过盈量 δ由
几何条件可得

δ＝ －δ１＋δ２ (７)
则可求得组合筒的套装压力为

ｐ＝ Ｅδ
ｂ
(ｂ２－ａ２)(ｃ２－ｂ２)
２ｂ２(ｃ２－ａ２)

(８)

１.３　 有限元模型建立

本文以康明斯某 Ｋ 缸盖进气门座圈为研究对象可

知:其基本尺寸 ａ＝ ２４.２５ｍｍꎬｃ＝ ３７.６ｍｍꎬ进气门座圈过盈

量工艺要求范围为 ０.０７５ ~ ０.１２０ｍｍꎬ则其设计要求最大

过盈量 δｍａｘ ＝ ０.１２０ｍｍꎬ其材料属性如表 １所示ꎮ

表 １　 气门座圈和缸盖材料属性

零件 材料
弹性模量
Ｅ / ＧＰａ 泊松比 υ 密度 ρ /

(ｋｇ / ｍ３)
屈服强度
σｓ / ＭＰａ

抗拉强度
σｂ / ＭＰａ

座圈 ４２ＣｒＭｏ ２１０ ０.２８０ ７.８５×１０３ ≥９３０ ≥１ ０８０

缸盖 ＨＴ２５０ １２５ ０.１５６ ７.２８×１０３ — ≥２５０

　 　 气门座圈和缸盖座圈的配合属于典型的过盈装配ꎬ是
一种典型的非线性接触行为[６] ꎮ 过盈配合接触分析的难

点在于如何确定初始接触状态ꎮ 初始接触状态设置的好

坏将直接影响最终的计算结果ꎬ这一点对于过盈配合有限

元仿真计算至关重要ꎮ 在利用 ＡＮＳＹＳ软件进行过盈配合

问题的有限元分析时ꎬ其关键就是过盈量的设置ꎬ不能简

单地将几何过盈量等同于实际过盈量ꎬ在建立几何模型时

直接就在模型中包含过盈量而不进行进一步初始设置ꎬ这
种做法是错误的ꎬ而且将导致计算结果的偏差ꎮ 本文将采

用设置 ＣＮＯＦ值的方式来进行座圈过盈量的设置ꎬ该方法

可以有效避免一些几何误差ꎬ而且方便调节参数ꎬ首先设

置接触单元关键选项 ＫＥＹＯＰＴ(９)为 ４ꎬ使程序在计算初

始接触状态时就忽略了初始几何穿透和间隙ꎬ而只考虑

ＣＮＯＦ的设置值ꎬ并且过盈量是以 ｒａｍｐ 方式渐变施加ꎬ有
效地缓解由于载荷步施加阶跃初始穿透造成的收敛困难ꎮ
其次设置实常数 ＩＣＯＮＴ值为 ０.２ꎬ消除目标面和接触面之

间的间隙ꎮ 最后在设置接触面偏移 ＣＮＯＦ 的值ꎬ这时

ＣＮＯＦ值即为实际过盈量ꎮ 该接触设置方式可以有效地

避免初始几何穿透的影响ꎬ比较准确地模拟过盈接触ꎬ而
且方便过盈量参数的设置ꎮ

２　 气门座圈过盈配合弹性力学解

２.１　 最大过盈量时的套装压力

最大过盈量 δｍａｘ ＝ ０. １２０ｍｍꎬ分层半径 ｂ ＝ ａｃ ＝
３０.２ ｍｍ时的套装压力 Ｐ 为

Ｐ＝ δ

ｂ
１
Ｅ１

ｂ２＋ａ２

ｂ２－ａ２
－ν１æ

è
ç

ö
ø
÷ ＋ １

Ｅ２
ｃ２＋ｂ２

ｃ２－ｂ２
＋ν２æ

è
ç
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ø
÷

é
ë
êê

ù
û
úú

(９)

得 Ｐ＝ ６７.４２ＭＰａꎮ

２.２　 气门座圈应变分量

利用平面应力方程可求得应变分量:
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由式(１０)可知气门座圈在分层半径 ｒ＝ ｂ 处的应变分

量分别为:

εｒ ＝
ｐ
Ｅ１

ｂ２＋ａ２

ｂ２－ａ２
ν１－１æ

è
ç

ö
ø
÷

εθ ＝
ｐ
Ｅ１

ν１－
ｂ２＋ａ２

ｂ２－ａ２
æ
è
ç

ö
ø
÷

(１１)

得座圈应变分量为 εｒ ＝ ９.５２×１０
－５ｍｍꎬεθ ＝ －１.４０×１０

－３ｍｍꎮ
由屈服条件可知等效应变为

εｅ ＝
２
３ [ε１

２＋ε２ ２＋ε３ ２] (１２)

式中:ε１ ＝ εθ ꎻε２ ＝０ꎻε３ ＝εｒꎬ代入上式得 εｅ ＝１.１４×１０
－３ ｍｍꎮ

２.３　 气门座圈过盈联接强度校核分析

过盈联接装配后根据接触面的受力变形性质可以分

为弹性过盈联接和塑性过盈联接ꎮ 进气门座圈在外力作

用下被压入缸盖座圈底孔中后ꎬ是否发生了塑性变形还需

要从理论上进行计算校核ꎮ
在内壁时ꎬ径向应力和切向应力均达到最大值ꎬ即在

内壁上各点是危险点ꎬ且 σ１ ＝ －
２ｐｂ２

ｂ２－ａ２
ꎬσ２ ＝ ０ꎬσ３ ＝ ０ꎬ则根

据第三强度理论的强度条件

σｒ３ ＝ σ１－σ３ ＝
２ｐｂ２

ｂ２－ａ２
≤σｓ (１３)

得 σｒ３ ＝ ３７９.６ＭＰａꎬ显然小于座圈的屈服强度 ９３０ＭＰａꎮ
由 Ｍｉｓｅｓ屈服条件可知等效应力为

σｅ ＝
１
２ [(σ１

－σ２) ２＋(σ２－σ３) ２＋(σ３－σ１) ２] (１４)

得等效应力 σｅ ＝ σ１ ＝ ３７９.６ＭＰａ≤σｓꎬ故从理论上可知

气门座圈在压装时只是发生了弹性变形而并没有发生塑

性变形ꎮ

３　 有限元仿真分析

３.１　 平面应变模型有限元分析

气门座圈与缸盖座圈底孔的过盈配合问题符合平面

应变问题的条件ꎬ故可以简化为平面应变问题进行分析ꎮ
另外ꎬ由于气门座圈结构具有对称性ꎬ则其结构的应力、应
变和位移等也具有对称性ꎬ所以可只取座圈模型的 １ / ４进
行分析ꎮ 平面应力、应变结果如图 ３－图 ５ 所示ꎮ 可以看

出座圈在理论最大套装压力 Ｐ 作用下的最大等效应力发

生在座 圈 的 内 侧 圆 弧 附 近ꎬ其 最 大 等 效 应 力 值 为

３８３ＭＰａꎬ气门座圈在套装压力下的理论等效应力值为 σｅ

＝ σ１ ＝ ３７９.６ＭＰａꎮ 其最大应变也发生在座圈内侧值为

０.００１ ８２４ｍｍꎬ其理论等效应变为 εｅ ＝ １.１４×１０
－３ｍｍꎬ座圈

最大切向应变－０.００１ ４５２ｍｍꎬ而理论值为 εθ ＝ －１.４０×１０
－３

ｍｍꎬ理论结果与有限元仿真结果高度一致ꎬ而且都在座圈

弹性极限范围内ꎮ 这充分验证了所建立座圈过盈配合的

几何模型与有限元模型的准确性ꎮ
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1

图 ３　 座圈平面等效应力分布
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图 ４　 座圈平面等效应变分布

NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB=1
TIME=1
EPEL3 (AVG)
DMK=.438E-04
SMN=�.001821
SMX=�.001406

�������� ��������
��������

��������
�������� �������

��������
��������

��������
��������

x
y
z

1

图 ５　 座圈平面切向应变分布

３.２　 座圈过盈配合瞬态动力学模型分析

为研究气门座圈压装过程以及座圈与缸盖底孔配合

部位过盈接触引起的应力应变ꎬ根据圣维南原理可知远离

座圈及座圈底孔接触表面的部位影响可以忽略[４] ꎮ 简化

后的座圈压装瞬态动力学模型如图(６)所示ꎮ

图 ６　 座圈过盈压装瞬态动力学模型

座圈过盈配合的过盈量仍然取最大值 ０.１２０ｍｍ 进行

瞬态动力学仿真ꎬ气门座圈的压装过程分为压装前、压装

中、压装完成ꎬ其中在压装过程中的有限元瞬态动力学分
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析结果如图 ７－图 １０所示ꎮ

UaU�=� UbU�=� UcU�=	

UdU0�����

B: Transient Structural
Equivalent Stress
Type: Equivalent(von-Mises)Stress
Unit: MPa
Time: s

440.54 Max
411.9
383.25
354.6
325.95
297.3
268.66
240.01
211.36
182.71 Min

图 ７　 座圈压装后等效应力分布图

B: Transient Structural
Equivalent Elastic Strain
Type: Equivalent Elastic Strain
Unit: mm/mm
Time: 2

0.0029824 Max
0.0028043
0.0026262
0.0024481
0.0022699
0.0020918
0.0019137
0.0017356
0.0015575
0.0013793 Min

图 ８　 座圈压装后等效应变分布图
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图 ９　 座圈压装过程中等效应变曲线
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图 １０　 座圈装配压力曲线

座圈过盈配合瞬态动力学模型有限元仿真结果分析

如下:
１)座圈在被压入缸盖底孔后其应力分布比较均匀ꎬ

在座圈内壁其应力值较大ꎬ其等效应力值大小在 ３８３ＭＰａ
左右ꎬ与理论值 ３７９.６ＭＰａ 相比其误差也在合理范围之

内ꎮ 由图 ７可以看出在座圈倒角最上面的边缘处有一点

应力集中现象ꎬ由弹性力学知识可知在一些如倒角、缺口

或沟槽等物体形状急剧变化的地方容易出现局部应力集

中ꎬ此处在座圈倒角边缘的应力集中属于正常现象ꎬ而且

其最大应力值为 ４４０.５４ＭＰａꎬ也在座圈屈服强度内并不影

响座圈性能ꎻ
２)由图 ８ 可知座圈在外壁处的等效应变值约为

０.００１ ３７９ ｍｍ与理论值 εｅ ＝ １.１４×１０
－３高度吻合ꎮ 由图可

知座圈与缸盖底孔的最大应变均发生在内壁处ꎬ但由于边

缘效应作用使缸盖上座圈底孔的应变分布并不均匀ꎬ最大

应变为 ０.００２ ９８ｍｍꎮ 这是由于座圈与底孔在挤压作用下

其过盈结合面发生弹性变形ꎬ从而形成一定的装配应力ꎮ
由图 ９中压装过程中的最大、最小应变曲线可知座圈在压

装过程中的应变并不是规律的ꎬ而是随时间瞬态变化的ꎬ
在压装结束后座圈的应变值才趋于稳定ꎻ

３)从图 １０可见ꎬ除座圈端部以外ꎬ其余部位的装配压

力大小为－６８ＭＰａ左右ꎬ与所计算理论值 ６７.４２ＭＰａ 高度

吻合ꎮ 此结果可用于估算过盈配合的承载能力ꎬ也可以根

据装配压力沿座圈长度的分配情况对座圈过盈配合进行

设计评估ꎮ

４　 结语
１)根据厚壁圆筒理论ꎬ将气门座圈与缸盖的过盈配

合简化为组合厚壁圆筒模型ꎬ利用其推导公式得出了座圈

过盈配合数学模型的弹性力学解ꎬ并进行了强度校核ꎮ
２)提出了过盈量在 ＡＮＳＹＳ接触中通过采用 ＣＮＯＦ值

的正确设置方法ꎬ可以有效避免一些几何误差ꎬ而且方便

调节参数ꎮ
３)分别对座圈过盈配合平面应变模型和瞬态动力学

模型进行了有限元分析ꎬ得到了在最大过盈量条件下的应

力、应变分布以及装配压力曲线ꎮ
４)通过有限元仿真结果与理论计算的对比ꎬ二者具

有高度一致性ꎬ证明了有限元方法的可靠性ꎬ其仿真结果

可以为工程实践中的座圈压装参数设定、压装工艺优化、
压装设备选择及气门座圈设计等提供参考依据ꎮ
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