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摘　要：以某型油罐车车架为研究对象，首先利用ＣＡＴＩＡ建立车架的几何模型，并导入 ＡＮＳＹＳ中建立其有限

元分析模型，然后对车架模型进行弯曲、扭转和紧急制动三种典型工况下的静态分析，以保证车架满足刚度要

求；进一步对车架进行拓扑结构优化分析与设计，根据分析结果对车架结构进行改进设计，以实现轻量化，通过

对改进后的车架进行静态分析，结果表明，轻量化的车架仍满足刚度要求。
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油罐车作为一种特殊的货车，其车架是底盘中的重要承载部件，是几乎所有零部件及货物的载体，要

求具有足够的强度和刚度，而车架重量直接影响车辆的油耗，因此，车架轻量化十分重要［１２］。本文利用

有限元法对某型油罐车车架进行静态分析，同时，为了进一步减小质量，对车架拓扑结构进行轻量化设计，

得到满足刚度要求的轻量化车架。

１　汽车车架的刚度及评价指标

图１　汽车车架弯曲刚度计算简化示意图

车架整体刚度包括扭转刚度和弯曲刚度，其弯曲刚度是指使

汽车车架变形单位挠度受到的载荷，或载荷与其所引起的车架最

大挠度之比。一般在弯曲工况下，采用车架的最大挠度值来评价

其整体弯曲刚度。这里假设车架为一具有均匀弯曲刚度的简支

梁，在中间施加一集中力犉，如图１所示。通过实验可测得该车

架在实际情况下的最大挠度，即可算出该车架的弯曲刚度。
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车架弯曲刚度为

犆犅＝
犪３

４８
·犉
犳

（１）

式中：犉—集中力（Ｎ）；犪—轴距（ｍ）；犆犅—弯曲刚度（Ｎ·ｍ
－１）；犳—垂直挠度（ｍ）。

车架采用设计厚度为１５ｍｍ的Ｂ５５０Ｌ槽型钢板焊接而成，其挠度值不应超过相应设计值的１．５倍，

即该车架的最大许用挠度值为２２．５ｍｍ。

车架的扭转刚度是指汽车车架在前轮与后轮所在位置处受到载荷作用而发生变形时产生单位扭转角

所需的扭转载荷。通常用前轴与后轴的相对扭转角作为计算车架的扭转刚度的依据。在扭转工况下，通

常采用车架的扭转刚度犌犐来评价其由于左右载荷不等造成的扭转变形程度。汽车车架抵抗来自凹凸不

平的路面的扭转刚度表示为：

犌犐＝
犜

θ
（２）

式中：θ—轴间相对扭转角（°）；犜—扭矩（Ｎ·ｍ）。

在凹凸不平的路面上行驶时，轴间相对扭转角可达每米轴距１°。设油罐车轴距为５ｍ，故其轴间相对

扭转角最大值可达５°。

２　车架有限元模型建立

以某型油罐车车架为参考，设车架为边梁式车架，简化后其主要参数：长６４９６ｍｍ，宽８６５ｍｍ，前后

等宽。７根横梁，２根纵梁，横纵梁间铆接。其余车架附件省略。

利用ＣＡＴＩＡ建立车架几何模型，在ＡＮＳＹＳＷＯＲＫＢＥＮＣＨ环境下，建立有限元模型，如图２所示。

其中，第１、２根横梁间距为９３６ｍｍ，第２、３根横梁间距为１２４６ｍｍ，第３、４根横梁间距为１２７６ｍｍ，第

４、５根横梁间距为１１６５．５ｍｍ，第５、６根横梁间距为１３２３．５ｍｍ，第６、７根横梁间距为４８１ｍｍ。车架材

料的主要参数为：密度７．８３ｋｇ·ｍ
－３，弹性模量２．１×１０１１Ｐａ，泊松比０．３，屈服强度极限４００ＭＰａ。

３　车架在典型工况下的静态分析

３．１　车架所受载荷的处理

对载荷的具体处理：由于驾驶员及座椅主要位于第１根横梁上，且假设正常人体重为７５ｋｇ，座椅

２５ｋｇ，故在第１根横梁上以集中载荷的方式简化驾驶员及座椅的重力，设为１０００Ｎ；因发动机主要位于

第２根横梁上，设发动机自重２００ｋｇ，故在第２根横梁上以集中载荷的方式作用的动力总成（主要是发动

机）的重力为２０００Ｎ；由于油罐车自身油箱及箱内燃油主要位于第３根横梁上，且假设油罐车自身油箱及

箱内燃油自重６５ｋｇ，故在第３根横梁上以集中载荷方式作用的重力为６５０Ｎ；因储油罐及运输油主要位

于第３至第７根横梁上，假设储油罐及运输油自重６．４ｔ，故在第３至第７根横梁上以均布载荷方式作用

的重力为６４０００Ｎ，加载方式如图３所示。

图２　车架有限元模型
　　　　

图３　加载示意图

图中：犉１—驾驶员及座椅的重力１０００Ｎ；犉２—动力总成的重力２０００Ｎ；犉３—油罐车自身油箱及油的重力

２
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６５０Ｎ；犉４—储油罐及运输的油的重力６４０００Ｎ。

３．２　汽车典型工况下的车架分析

３．２．１　水平弯曲工况　水平弯曲工况的边界条件如表１所示。该工况求解结果如图４、图５所示。由

图４能够看出最大变形量约为１．１ｍｍ，较大变形量集中区位于第３横梁及第４横梁之间；由图５可看出

最大应力值约为９５ＭＰａ，最大应力点位于右纵梁上的右后轮支撑点处。最大变形量值远小于许用挠度

２２．５ｍｍ，故满足变形量要求；最大应力远小于Ｂ５５０Ｌ的屈服极限４００ＭＰａ，故符合刚度要求。

图４　弯曲工况位移云图
　　　　

图５　弯曲工况应力云图

３．２．２　扭转工况　油罐车在行驶过程中会受到路面不平度的影响，车架将承受扭转载荷，为了模拟此工

况下的车架受力，对左前轮进行悬空处理，其边界条件如表２所示。

　　　表１　弯曲工况边界条件

支撑点 自由度约束

左前轮 犡，犢，犣

左后轮 犣

右前轮 犡，犢，犣

右后轮 犣

　　　　　　

　　　表２　扭转工况边界条件

支撑点 自由度约束

左前轮 —

左后轮 犢，犣

右前轮 犡，犣

右后轮 犡，犢，犣

该工况求解结果如图６、图７所示。由图６可看出最大变形量约为１．１ｍｍ，较大变形量集中区仍位

于第３横梁及第４横梁之间；由图７可看出最大应力约为１５１ＭＰａ，且仍位于右纵梁上的右后轮支撑点

处，其它应力集中区出现在第３及第４横梁之间的纵梁上。最大变形量远小于许用挠度２２．５ｍｍ，故满足

变形量要求；最大应力值远小于Ｂ５５０Ｌ的屈服极限４００ＭＰａ，故符合刚度要求。

图６　扭转工况位移云图
　　　　

图７　扭转工况应力云图

３．２．３　紧急制动工况　油罐车车架若刚度不足，在行驶过程中紧急制动时，可能会影响车架的安全性能。

由于速度的改变，会产生惯性力，在与行驶的反方向会产生纵向载荷，其大小与制动减速度、运输油重量有

关。为了模拟该工况，在车架犢 方向施加大小为０．７×９８００ｍｍ·ｓ－２的加速度，且释放所有支撑点的转

动自由度。边界条件如表３所示。

表３　紧急制动工况边界条件

支撑点 自由度约束

左前轮 犡，犢，犣

左后轮 犡，犢，犣

右前轮 犢，犣

右后轮 犢，犣

该工况求解结果如图８、图９所示。由图８可看出最大变形量约为１．２ｍｍ，最大变形出现在中部，较

３
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大变形量集中区出现在头部和尾部；由图９可看出最大应力值约为１２１ＭＰａ，最大应力点出现在第５及第

６横梁之间的纵梁上，其它应力集中区域出现在纵梁中部。最大变形量值远小于许用挠度２２．５ｍｍ，故满

足变形量要求；最大应力值远小于Ｂ５５０Ｌ的屈服极限４００ＭＰａ，故符合刚度要求。

图８　紧急制动工况位移云图
　　　　

图９　紧急制动工况应力云图

４　车架拓扑结构优化设计

在上述三种典型工况下的有限元模型基础上，分别构建车架的拓扑结构，在保证其刚度的条件上，通

过改进拓扑结构，实现车架轻量化［３４］。改进后得到的三种典型工况下的轻量化结果如图１０所示。

图１０　三种典型工况下的车架轻量化结果

图１１　改进后的车架

结构材料密度较大面域主要是出现第１根和第２根

横梁及其之间的纵梁上，因此，可在第１根和第２根横梁

及其之间的纵梁的对应位置开孔，以实现减重；同时，可

在第３根和第４根横梁之间的纵梁上的对应位置及第４

至７根横梁上开孔。此外，由于所有横梁与纵梁间的三

角形支撑板几乎不起作用，故全部去除。改进后的车架

如图１１所示。

４．１　水平弯曲工况的优化设计

该工况求解结果如图１２、图１３所示。由图１２可看出

最大变形量约为１．３ｍｍ，较大变形量集中区位于第１根

横梁上；由图１３可看出最大应力值约为８４ＭＰａ，最大应力点位于第１根横梁右端。最大变形量值远小于许

用挠度２２．５ｍｍ，故满足变形量要求；最大应力值远小于Ｂ５５０Ｌ的屈服极限４００ＭＰａ，故符合刚度要求。

图１２　改进后的弯曲工况位移云图
　　　　

图１３　改进后的弯曲工况应力云图

４．２　扭转工况的优化设计

该工况求解结果如图１４、图１５所示。由图１４可看出最大变形量约为１．３ｍｍ，较大变形量集中区位

４
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于第１根横梁上；由图１５可看出最大应力值约为８４ＭＰａ，最大应力点位于第１根横梁右端。最大变形量

值远小于许用挠度２２．５ｍｍ，故满足变形量要求；最大应力值远小于Ｂ５５０Ｌ的屈服极限４００ＭＰａ，故符合

刚度要求。

图１４　改进后的扭转工况位移云图
　　　　

图１５　改进后的扭转工况应力云图

４．３　紧急制动工况的优化设计

该工况求解结果如图１６、图１７所示。由图１６能够看出最大变形量约为１．３ｍｍ，较大变形量集中区

位于第一根横梁上；从图１７可看出最大应力值约为８４ＭＰａ，最大应力点位于第１根横梁右端。最大变形

量值远小于许用挠度２２．５ｍｍ，故满足变形量要求；最大应力值远小于Ｂ５５０Ｌ的屈服极限４００ＭＰａ，故符

合刚度要求。

图１６　改进后的紧急制动工况位移云图
　　　　

图１７　改进后的紧急制动工况应力云图

由上述分析可知，改进后的车架质量下降为６１８．６２ｋｇ。相较于改进前的质量９１７．６３ｋｇ共计减少

２９９．０１ｋｇ，下降了３２．５９％。因此经拓扑优化后的轻量化车架，仍满足刚度要求。

５　结　语

对油罐车车架进行了三种典型工况的有限元分析，结果表明，满足刚度要求；对该车架进行拓扑结构

分析，根据分析结果对原始模型进行轻量化设计，使之减重了３２．５９％，进一步分析可知，轻量化后的车架

仍满足刚度要求，这对整车轻量化具有一定意义。
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