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越野车轮毂电机壳体强度仿真与拓扑优化设计
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摘要：针对某越野车轮毂电机壳体断裂和减重问题，进行了结构强度有限元仿真分析和结构拓扑优化设计。首先，构

建整车多体动力学模型，仿真分析确定轮毂电机壳体的载荷边界条件。其次，基于壳体与相连接结构的空间位置关系，建

立电机壳体与悬架系统有限元模型，进行了动态仿真分析。随后，利用OptiStruct软件平台，以结构柔度最小化为目标，以

优化前后体积比和最大应力为约束，建立电机壳体在多种典型工况下的拓扑优化数学模型，并求解得到最优材料分布方

案。最后，对优化结果进行了仿真验证。结果表明，相比现有设计，优化后的轮毂电机壳体结构应力降低40%以上，质量减

轻了2. 6%，解决了原有的断裂问题，消除了应力集中现象，为类似结构的轮毂电机壳体设计提供了有益参考。
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0　引言

轮毂电机驱动系统是混合式电传动越野车的核

心动力组件。它简化了驱动系统和整车结构，提供了

更大的车内空间，并通过直接安装动力源在车轮内部

以减少机械损失，提高了传动效率。电机壳体作为轮

毂电机驱动系统的主要承载结构，对于抵抗各种复杂

的机械载荷至关重要。服役过程中的冲击和疲劳载

荷可能造成越野车轮毂电机壳体结构失效，可采用数

值仿真技术分析结构刚度强度，进而对壳体结构进行

优化设计。其中，利用拓扑优化技术设计轮毂电机壳

体结构，通过优化材料的分布，不仅能够提高其刚度

和强度等承载性能，还能有效减轻壳体结构质量，有

利于整车轻量化。

围绕车辆轮毂电机壳体强度分析与结构优化，国

内外学者已进行了相关研究。在电机壳体强度分析

方面，董宏升［1］针对某电机壳体进行了结构强度分析，

以确保壳体的可靠性，并对拓扑优化后的电机壳体进

行了强度分析验证。杨军等［2］针对某随动系统电机壳

体进行了不同方向冲击载荷下的强度仿真分析，并通

过冲击试验验证。周成［3］针对某转向节式轮毂电机壳

体进行车辆制动、侧滑、转向等工况下的强度仿真分

析，为提高壳体强度和拓扑优化设计提供了指导。在

轮毂电机壳体结构优化研究方面，CVETKOVSKI 等［4］

采用遗传算法对盘式永磁同步电机壳体进行了拓扑

优化设计，实现了减重。为了改善车辆的垂向动力学

性能，PROFUMO 等［5-6］提出了轮毂电机、轮辋和轮毂

零部件的一体化设计方法。陈遵友［7］针对轮毂电机转

子支架结构进行了减重优化，根据结构特性将设计空

间分为 3个不同的设计域，在各设计域上进行了单独

的拓扑优化设计。刘华年等［8］针对某轻型卡车的外转

子轮毂电机壳体结构强度和内部电机的性能因素，开

展了轮毂电机结构轻量化设计，并对优化后的电机性

能进行了仿真分析，以满足设计要求。翟洪飞等［9］针对

某电动汽车轮毂电机壳体结构的静动态特性，通过拓

扑优化提高了壳体的刚度和固有频率，改善了局部应

力集中现象，同时实现了轻量化目标。

现有的轮毂电机壳体强度分析，尤其是结构优化

研究主要集中在乘用车轮毂电机壳体上，对于越野车

轮毂电机结构优化设计的研究较为有限。此外，在结

构拓扑优化研究中，获取准确的载荷边界条件存在一

定困难，常用的载荷边界条件与实际工况接近程度不

高，容易导致计算结果不准确和材料冗余的问题。

本文针对某型越野车轮毂电机壳体因结构强度

不足，在实车道路测试中出现断裂的现象，开展了轮

毂电机壳体结构的拓扑优化设计研究。首先，构建了

车辆的多体动力学仿真模型，仿真获取了典型工况下

轮毂电机壳体的准确载荷边界条件。其次，建立了轮

毂电机壳体的有限元模型，基于载荷边界条件，得到
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了典型工况下电机壳体的应力分布情况。仿真结果

表明，电机壳体应力集中的区域与实际断裂部位一

致。最后，建立了电机壳体结构拓扑优化模型，求解

得到了优化设计方案。针对优化前后的电机壳体进

行了对比验证。本研究为越野车轮毂电机壳体的强

度分析和减重设计提供了参考，有助于提升整车的安

全性和轻量化水平。

1　越野车多体动力学建模与仿真

1. 1　某越野车道路测试结果

针对图 1中的某型军用越野车进行了一系列实车

道路测试，包括越过 0. 4 m高的垂直墙、越过 0. 8 m高

的垂直墙、越过 1. 4 m深的壕沟、车轮撞击 0. 1 m高障

碍物、爬升 35°坡道，以及在不同等级路面上的道路测

试。主要的测试关注点包括各桥悬架弹簧的安装位

置、轮毂电机壳体吊耳位置、轮毂电机壳体与车辆连

接孔的位置，以及吊耳与连接轴中间部分的应力和应

变。测试主要采用三角应变片，其粘贴方向包括竖直

方向、水平方向和 45°角方向，具体示意如图 2 所示。

应变片使用胶水进行粘贴，其工作温度范围为−40~
120 ℃。实车道路测试场地如图 3所示。测试过程中

发生了轮毂电机壳体断裂情况，如图4所示。

1. 2　整车多体动力学模型

为了获取图 1所示越野车在不同工况下轮毂电机

壳体的载荷情况，并为结构优化设计提供准确的载荷

边界条件，本研究结合多体动力学理论，首先构建了

该越野车的多体动力学模型。

在构建整车系统仿真模型时，利用多体动力学仿

真环境 Recurdyn，系统中的构件以及地面活构件之间

通过运动副连接。在只考虑完整约束的前提下，这些

运动副可用系统广义坐标的代数方程表示［10］。由 nb
个刚性构件组成的系统广义坐标数 nc=3×nb，则系统的

广义坐标矢量可表示为

q = [ qT1，qT2，⋯，qT
nb ]T （1）

式中，q为系统广义坐标列向量。

系统广义坐标矢量表示的运动学约束方程组为

ΦK (q，t ) = [ΦK1 (q，t )，ΦK1 (q，t )，⋯，ΦK
nh (q，t ) ]T = 0（2）

式中，nh为运动副的约束方程数；t为时间。

在运动学分析中，为确保系统有确定的运动，需

要将系统的实际自由度降至零，可施加与自由度数量

（nc−nh）相等的驱动约束，即

ΦD (q，t ) = 0 （3）
式（2）所示的系统运动学约束与式（3）所示的驱

动约束相结合，形成了系统的总约束，为

Φ (q，t ) = é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úΦK (q，t )

ΦD (q，t ) = 0 （4）
对式（4）进行求导，得到速度约束方程为

Φ (q，q̇，t ) = Φq (q，t ) q̇ + Φ t (q，t ) = 0 （5）
对式（5）进行求导，得到加速度约束方程为

Φ (q，q̇，q̈，t ) = Φq (q，t ) q̈ + [Φq (q，t ) q̇ ]q q̇ +
2Φqt (q，t ) q̇ + Φ tt (q，t ) = 0 （6）

式中，矩阵Φq、Φqt、Φ tt均为雅可比矩阵。

以每个刚体的连体坐标系相对于惯性坐标系的

位置和欧拉角作为广义坐标，即

q i = [ x，y，z，ψ，θ，φ ]i T （7）
系统中刚体之间通过运动副连接，运动副方程可

图1　某型军用越野车

Fig. 1　A type of military off-road vehicle

图2　实车测试中电机壳体处应变片布置情况

Fig. 2　Layout of strain gauge at the motor housing during actual 
vehicle test

图3　实车道路测试场地

Fig. 3　Actual vehicle road testing site

图4　实车测试过程中电机壳体断裂情况

Fig. 4　Fracture of the motor housing during actual vehicle testing
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用系统的广义坐标表达为非线性代数方程。利用拉

格朗日乘子法建立多体系统的动力学方程为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

d
dt ( ∂T

∂q̇ ) T - ( ∂T
∂q ) T + ΦT

qλ = Q

Φ (q，t ) = 0
（8）

式中，T为系统动能；Q为系统广义力列向量；λ为对应

约束的拉格朗日乘子列向量。

基于上述理论，在多体动力学仿真环境 Recurdyn
中构建了图 1中越野车轮毂电机及悬架系统的多体动

力学模型，如图 5所示。其中，前轮悬架模型包括电机

壳体、限位块、导向杆、悬架弹簧等组件，如图 5（a）所

示。转向轮悬架模型包括电机壳体，上、下横臂、悬架

弹簧和导向杆等；两横臂均与车身和电机壳体相连

接，并可绕X轴转动；为实现转向功能，横臂与电机壳

体连接处可绕 Z 轴转动，如图 5（b）所示。通过

Recurdyn Tire 模块建立轮胎简化模型，并设置相应的

轮胎模型参数。由于车身几何外形对多体动力学仿

真结果没有影响，在确保车身质量、质心位置和惯量

与实车参数一致的前提下，简化了车身外形，并构建

了如图6所示的越野车整车多体动力学模型。

1. 3　多体动力学仿真结果

为获取越野车服役过程中轮毂电机壳体所受的

载荷边界条件，选择 5种典型的恶劣工况进行整车多

体动力学仿真，包括闪避、越壕、越墙、冲击和垂直落

地。闪避工况模拟越野车在行驶过程中快速避开前

方障碍物的情景；越壕工况模拟越野车跨越高度为

0. 8 m、宽度为 1. 4 m 的壕沟的情景；越墙工况模拟越

野车翻越 0. 8 m 高墙体的情景；冲击工况模拟越野车

在快速行驶时，前轮撞到 0. 1 m高障碍物的情景；垂直

落地工况模拟越野车从 2 m高空由其他载具卸下后垂

直落地的情景。通过 Recurdyn 仿真环境建立各典型

工况对应的路面条件，设置车辆的速度和加速度参

数，进行上述 5种工况下的整车多体动力学仿真分析，

如图7所示。

以前轮轮毂为例，基于整车多体动力学仿真结

果，获取越壕、越墙、冲击和垂直落地 4种典型工况下

轮毂中心处Z方向的位移-时间曲线，如图 8所示。将

其作为电机壳体有限元仿真分析模型的载荷输入，本

文所建电机壳体有限元仿真分析模型仅需输入Z方向

位移-时间载荷曲线，便可求解出电机壳体在实际服役

过程中的应力-应变情况。

2　轮毂电机壳体强度有限元仿真分析

2. 1　有限元仿真模型

基于电机壳体在整车中的安装位置和典型工况

下的运动情况，建立电机壳体的有限元仿真分析模

型。首先，创建车体连接件并将其设为刚体，约束其

（a）前轮悬架模型
（a） Front wheel suspension model

（b）转向轮悬架模型
（b） Steering wheel suspension 

model

图5　轮毂电机及悬架系统多体动力学模型

Fig. 5　Multi-body dynamics model of the hub motor and suspension 
system

图6　某越野车整车多体动力学模型

Fig. 6　Multi-body dynamics model of an off-road vehicle

（a）闪避

（a） Evading

（b）越壕

（b） Trench

（c）越墙

（c） Wall-crossing

（d）冲击

（d） Impact

（e）垂直落地

（e） Vertical landing

图7 5种典型工况下越野车辆多体动力学仿真

Fig. 7　Multi-body dynamics simulation of the off-road vehicle under 
five typical working conditions

图8　4种典型工况下前轮轮毂中心Z方向位移-时间曲线

Fig. 8　Z-direction displacement-time curve of front wheel hub center 
under four typical operating conditions
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全部自由度，并通过转动副单元 Revolute 与轮毂电机

壳体连接轴的中心点相连；采用特征尺寸为5 mm的四

面体单元对车体连接件进行网格划分，同时采用特征

尺寸为 4、8 mm的四面体单元分别对电机壳体的纵臂

部分和轮毂部分进行网格划分；轮毂电机壳体的吊耳

位置通过 RBE2 单元与悬架弹簧和阻尼单元相连，并

通过 Ls-Dyna 软件中的 ELEMENT_DISCRETE 关键字

定义；保留连接处Y方向的转动自由度，约束悬架上支

点全部自由度。其次，考虑电机壳体向上摆动高度的

限制，添加橡胶限位块和限位装置，采用特征尺寸为

6 mm的六面体单元对限位装置进行网格划分，将限位

装置设为刚体，约束其全部自由度；限位块与电机壳

体之间采用共节点网格。最后，采用轮胎和地面的简

化模型，模拟典型工况下轮胎与地面的碰撞情况，分

别采用特征尺寸为6、10 mm的六面体单元对轮胎简化

模型和地面简化模型进行网格划分。利用弹簧阻尼

单元模拟轮胎的刚度和阻尼，并通过转动副单元

Revolute将轮胎简化模型与轮毂中心相连。这种建模

方法使得在地面中心施加Z方向位移载荷时，轮胎中

心会产生与轮胎中心 X方向位移大小相等的附加位

移，从而提高仿真效率。

在 Ls-Dyna软件平台中建立电机壳体有限元仿真

分析模型，如图 9所示。所用材料卡片类型及仿真所

需参数如表1所示。

2. 2　有限元仿真结果分析

对越野车电机壳体在 4种典型工况下的应力分布

进行有限元动态仿真分析，结果如图 10 所示。图

10（a）、（b）、（c）、（d）分别对应越壕、越墙、冲击和垂

直落地 4种工况下前轮轮毂电机壳体在某一时刻的应

力分布。红色区域表示在该工况下由于应力集中达

到材料屈服极限的区域。由图 10可以明显观察到，悬

架弹簧吊耳连接处与车体连接件之间的电机壳体均

出现了明显的应力集中现象，表明该位置的材料强度

不足，易发生断裂现象。

测试数据统计了不同工况下测点处的最大主应变

和最小主应变，其中轮毂电机壳体吊耳与连接轴中间

部分的测试结果及与仿真结果对比情况如表2所示。

对比仿真结果中电机壳体在实际服役中的断裂

情况，发现两者位置一致。同时，对比越 0. 8 m 垂直

墙、越1. 4 m壕沟以及车轮撞击0. 1 m障碍物的测试工

况与仿真工况的最大主应变最大值和最小主应变最

小值，发现误差均在 10% 左右，最高为 11. 1%。这表

明仿真结果的可信度较高，证明了有限元建模方法的

正确性，也说明电机壳体的材料分布不够合理。

图9　电机壳体及悬架有限元仿真分析模型

Fig. 9　Finite element simulation model of the motor housing and 
suspension

表1　有限元仿真所用材料卡片及参数设置

Tab. 1　Material cards and parameter settings used in finite element simulation

材料Material

42CrMo结构钢
42CrMo structural steel

橡胶Rubber

刚体Rigid body

弹簧Spring

阻尼Damping

Ls-Dyna中材料卡片及对应材料参数设置
Material card and corresponding material parameter settings in Ls-Dyna

密度Density
7 850 kg/m3

密度Density
1 270 kg/m3

密度Density
7 850 kg/m3

刚度Stiffness
250 N/mm
阻尼系数

Damping coefficient
5

弹性模量
Modulus of elasticity

210 GPa
剪切模量

Shear modulus
48 MPa

弹性模量
Modulus of elasticity

210 GPa

泊松比
Poisson ratio

0.3

泊松比
Poisson ratio

0.3

屈服强度
Yield strength

920 MPa
失效伸长率

Failure elongation
0.12

材料卡片
Material card

MATL24
材料卡片

Material card
MATL7

材料卡片
Material card

MATL20
材料卡片

Material card
SDMAT1
材料卡片

Material card
SDMAT2
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3　轮毂电机壳体拓扑优化设计

3. 1　优化问题描述

有限元仿真结果和实际服役过程中的断裂情况均

显示出电机壳体的结构强度存在明显不足。其主要原

因如下：悬架与电机壳体连接部位在严苛工况下承受

了较大载荷；同时，尽管电机壳体与车体连接部位保持

了一定的转动自由度，但在壳体快速摆动过程中，其与

车体连接处也会产生较大载荷，导致 2个受力点之间

产生较大的弯矩，从而引发壳体断裂。为了增强壳体

的承载能力，需要对壳体进行结构优化设计。为获得

最优的材料分布，有必要对壳体的设计空间进行一定

拓展，拓展后的设计空间应符合以下原则：壳体在空间

上不会与其他部件发生运动干涉；保留初始结构的内

部电缆通道、轮毂安装位置以及与车体的连接轴。

结构拓扑优化基于数值仿真分析方法，将结构性

能的被动校核转变为主动优化，利用材料在设计空间

中不同区域的集中或分散，寻找最佳材料分布形式或

传力路径，从而实现结构性能优化或减重［11］。常用的

拓扑优化方法包括均匀化法、变密度法、渐进结构优

（a）越壕工况
（a） Trench condition

（c）冲击工况
（c） Impact working condition

（b）越墙工况
（b） Wall-crossing working condition

（d）垂直落地工况
（d） Vertical landing working condition

图10　典型工况下电机壳体应力分布

Fig. 10　Stress distribution of motor housing under typical working conditions

表2　电机壳体测点处最大及最小主应变对比

Tab. 2　Comparison of maximum and minimum principal strain at testing points of the motor housing

工况
Working condition

越0.4 m垂直墙(测试)
Over 0.4 m vertical wall (test)
越0.8 m垂直墙(测试及仿真)

Over 0.8 m vertical wall (test and simulation)
越1.4 m壕沟(测试及仿真)

Over 1.4m trench crossing (test and simulation)
车轮撞击0.1 m障碍物(测试及仿真)

Wheel impact on 0.1 m obstacle (test and simulation)
爬升35°坡道(测试)Climb 35° ramp (test)

垂直落地(仿真)Vertical landing (simulation)

测试工况最大主应
变最大值

Maximum principal 
strain under testing 

conditions/10-6

805.14

987.82

1 158.45

1 045.31
649.04

仿真工况最大主
应变最大值
Maximum 

principal strain 
under simulation 

conditions/10-6

1 068.82

1 105.16

1 147.73

1 175.64

误差
Error/%

8.2

4.6

9.8

测试工况最小
主应变最小值

Minimum 
principal strain 
under testing 
conditions/10-6

−127.18

−239.58

−393.33

−285.16
−90.76

仿真工况最小主
应变最小值
Minimum 

principal strain 
under simulaion 
conditions/10-6

−262.58

−352.01

−316.81

−407.83

误差
Error/%

9.6

10.5

11.1
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化法等［12-14］。本文采用变密度法对电机壳体结构进行

拓扑优化，其基本思想是假设材料具有可变的相对密

度，范围在 0~1，拓扑优化变量是经离散化的单元相对

密度。其具体表达式为

ρi = xi ρ0
i （9）

式中，xi为拓扑优化设计变量；ρ0
i 为各单元的材料初始

密度；ρi为优化后的单元相对密度；相对密度为 0表示

该单元处无材料分布，相对密度为 1表示单元密度等

于材料初始密度，即材料实际存在。

连续体拓扑优化常引入固体各向同性材料惩罚

模型（Solid Isotropic Material with Penalization, SIMP）的

惩罚因子 P，使相对密度在 0. 5 附近的单元密度趋近

于0或1，从而得到工程上可行的连续体结构［15］。假设

材料的宏观弹性模量与其相对密度存在非线性关系，

拓扑优化可转化为结构材料最优分布的研究，即

Ei = Emin + xPi (E0 - Emin ) (10)
式中，E0 为实体处的弹性模量（相对密度为 1）；Emin 为

孔洞处的弹性模量（相对密度为 0）；xPi 为带有惩罚因

子 P的设计变量。通常 Emin=E0/1000 以保证结果的收

敛性。

3. 2　拓扑优化模型

轮毂电机壳体拓扑优化设计考虑了越野车的 5种

典型工况，即闪避、越壕、越墙、冲击和垂直落地。通

过多体动力学仿真确定了这些典型工况下壳体的载

荷边界条件。针对拓展设计空间后的电机壳体，建立

了多工况下的拓扑优化有限元模型，并将轮毂与轮胎

的安装部位、内部电缆通道以及与车体连接轴等区域

划分为非设计域，如图11所示。在模型中，引入了弹簧

单元，并限制了弹簧与车体连接点的X、Y、Z这3个方向

的平动自由度，以及X、Z方向的转动自由度。同时，对

与车体连接件相连的转动轴，限制了其X、Y、Z这3个方

向的平动自由度以及X、Z方向的转动自由度。

表 3 列出了 5 种工况下轮毂中心的最大载荷情

况。在拓扑优化模型中，5 种工况的权重系数均设定

为0. 2。

拓扑优化目标为 5种工况下电机壳体加权柔度最

小，优化后的壳体体积为优化前的90%，优化后的结构

应力不超过 310 MPa（材料屈服强度为 920 MPa，安全

系数为 3）。建立考虑 5种工况的电机壳体结构拓扑优

化数学模型为

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

min S = ∑
j = 1

n

wjCj

s.t. V ( ρ ) /V ( ρ0 ) ≤ f
σmax ≤ σ
KU = F
0 ≤ ρmin ≤ ρi ≤ 1, i = 1, 2, …, NE

(11)

式中，Cj为工况 j下壳体结构柔度；wj为第 j个工况的

权重系数；V ( ρ ) 为优化后的壳体体积；V ( ρ0 ) 为原壳

体体积；σmax 为结构应力最大值；σ为应力约束值；K

为结构刚度矩阵；U为位移向量；F为载荷向量；NE 为
单元总个数。

3. 3　拓扑优化结果

电机壳体的拓扑优化结果如图 12 所示。图 12
中，红色区域代表相对密度接近 1的设计单元，蓝色区

域则代表相对密度趋近 0的设计单元，材料分布勾勒

出清晰的传力路径。引入惩罚因子后，能够有效地使

拓扑优化设计变量值趋于 0或 1，减少了中间密度单元

的数量。选择相对密度阈值 0. 58，对设计单元进行过

滤，得到如图 13所示的清晰且连续的材料最佳分布。

与现有设计相比，优化后的结构不仅保留了壳体的安

装和连接位置，还在原设计的断裂处分布了更多的材

料，有效提升了壳体与悬架连接处的结构承载性能。

基于拓扑优化结果，同时考虑内部电缆的密封和悬架

弹簧的安装情况，构建优化后的轮毂电机壳体几何模

型，如图14所示。
图11　电机壳体拓扑优化模型

Fig. 11　Topology optimization model of motor housing

表 3　典型工况下轮毂中心处最大载荷值

Tab. 3　Maximum load at the hub center under typical working 

conditions

典型工况
Typical working 

condition

闪避Evading

越壕
Trench-crossing

越墙
Wall-crossing

冲击 Impact

垂直落地
Vertical landing

轮毂中心X方向
载荷

X-direction load 
of the hub 
center/N

−1 437.5
9 063

7 714.5
−1 154.5

5 897

轮毂中心Y方
向载荷

Y-direction load 
of the hub 
center/N

1 750
60

232.5
−4
12

轮毂中心Z方
向载荷

Z-direction 
load of the hub 

center/N

1 783
14 222

8 353.6
1 839

9 455.9
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3. 4　仿真对比验证

基于多体动力学仿真所获得的 5种典型工况载荷

边界条件，对经过优化的电机壳体和现有设计进行仿

真对比验证。

采用惯性释放法以平衡惯性力，在轮毂中心、电

机壳体与悬架弹簧及车体连接处分别施加典型工况

下X、Y、Z这 3个方向的等效静态载荷，具体数值如表 4
所示。

仿真求解得到 5种工况下优化前后电机壳体的材

料应力分布情况，如图15~图19所示。

仿真结果显示，现有设计中，各典型工况下电机

壳体的应力主要集中在车体连接轴和吊耳之间的区

域，这就是壳体实际发生断裂的位置。经过优化设

计，电机壳体在吊耳处的结构更为合理，避免了现有

设计中存在的小曲率圆角，从而在各工况受载时实现

了应力分布的均匀化和应力数值的明显降低。具体

而言，闪避工况下，壳体最大应力从 64. 7 MPa 降低到

33. 5 MPa，减小了 48. 2%；越墙工况下，最大应力从

112. 4 MPa 减少到 68. 0 MPa，减小了 39. 5%；越壕、冲

击和落地工况下的最大应力分别从 165. 7、267. 3、
208. 7 MPa分别减少到 81. 8、122. 8、96. 2 MPa，减少比

图14　基于拓扑优化结果的电机壳体几何模型

Fig. 1　Geometric model of the motor housing based on topology 
optimization results

（a）正视图
（a） Front view

（b）后视图
（b） Rear view

图12　电机壳体拓扑优化结果

Fig. 12　Topology optimization results of the motor housing

（a）正视图
（a） Front view

（b）后视图
（b） Rear view

图13　采用相对密度为0. 58过滤后的拓扑优化材料分布

Fig. 13　Topology optimization of material distribution filtered with 
a relative density of 0. 58

表 4　5种典型工况下等效静态载荷施加情况

Tab. 4　Equivalent static load application under five typical working 

conditions

典型工况
Typical 
working 
condition

闪避
Evading

越壕
Trench-
crossing
越墙
Wall-

crossing

冲击
Impact

垂直落地
Vertical 
landing

载荷施加方向
Direction of 

load 
application

X

Y

Z

X

Y

Z

X

Y

Z

X

Y

Z

X

Y

Z

轮毂中心载荷
Load at the 

hub center/N

−1 437.5
1 750
1 783
9 063

60
14 222
7 714.5
232.5

8 353.6
−1 154.5

−4
1 839
5 897
−12

9 455.9

悬架弹簧连
接处载荷

Load at the 
suspension 

spring 
joint/N
−1 943

0
−5 434.8
−8 689

0
24 146

−4 609.3
0

−12 804
−10 401.9

0
−30 663.8

8 603
0

23 141

车体连接
处载荷

Load at the 
body 

joint/N
3 457.7
−1859
4 799.6
2 911
−37

8 954
−11 840.7

1 769
−4 622.3
2 460.8

26.8
19 209.9

7 326
2

13 284
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例均超过50%。优化前后电机壳体最大应力数值的对

比如表5所示。

对优化后的电机壳体在越壕和垂直落地工况下

的应力分布进行动态仿真分析，结果如图 20所示。与

图 10 显示的现有设计仿真结果相比，可以明显观察

到，在优化设计后，壳体结构能够更有效地发挥材料

的承载能力，避免在恶劣工况下出现局部应力集中而

导致壳体断裂。此外，优化设计后的壳体质量为

18. 1  kg，比现有设计的18. 6  kg减重约2. 6%。

（a）优化前闪避工况

（a） Evading working condition before optimization

（b）优化后闪避工况

（b） Evading working condition after optimization

图15　闪避工况下优化前后电机壳体应力分布

Fig. 15　Stress distribution of the motor housing before and after 
optimization under the evading working condition

（a）优化前越壕工况

（a） Trenching working condition before optimization

（b）优化后越壕工况

（b） Trenching working condition after optimization

图16　越壕工况下优化前后电机壳体应力分布

Fig. 16　Stress distribution of the motor housing before and after 
optimization under the trenching working condition

（a）优化前越墙工况

（a） Wall-crossing condition before optimization

（b）优化后越墙工况

（b） Wall-crossing condition after optimization

图17　越墙工况下优化前后电机壳体应力分布

Fig. 17　Stress distribution of the motor housing before and after 
optimization under the wall-crossing condition

（a）优化前冲击工况

（a） Impact condition before optimization

（b）优化后冲击工况

（b） Impact condition after optimization

图18　冲击工况下优化前后电机壳体应力分布

Fig. 18　Stress distribution of the motor housing before and after 
optimization under the impact condition
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4　结论

基于越野车多体动力学仿真结果，进行了轮毂电

机壳体强度仿真分析。在此基础上，提出了基于拓扑

优化的设计方案，以解决壳体结构断裂和减重问题，

得到如下主要结论：

1）  针对传统的结构强度仿真分析与拓扑优化研

究中，载荷边界与实际工况不符导致的材料冗余和计

算结果不准确的问题，构建了整车多体动力学仿真模

型，能够精确获取轮毂电机壳体在典型工况下的载荷

边界条件。

2） 对某轮毂电机壳体的强度仿真分析结果显示，

仿真结果与实际服役过程中的断裂情况一致，从而验

证了本文电机壳体及悬架有限元建模方法的正确性。

所提出的方法可用于类似结构的强度仿真分析。

3） 优化设计后的轮毂电机壳体在典型工况下的应

力减少 40%以上，同时实现了减重 2. 6%，有效避免了

局部应力集中现象，证实了优化设计方案的可行性。

为类似结构轮毂电机壳体设计提供了有益参考。
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Strength simulation and topology optimization design of off-road vehicles’ hub 
motor housing

QI Chang1 MA Yuanhang1 YANG Lining2 YANG Shu1 WANG Bolong1

(1.  School of Automotive Engineering, Dalian University of Technology, Dalian 116024, China)

(2.  China North Vehicle Research Institute, Beijing 100072, China)

Abstract: Aiming at the issues of fracture and weight reduction in the wheel hub motor housing of an off-road vehicle, a 

structural strength finite element simulation analysis and structural topology optimization design were conducted.  Firstly, a 

multi-body dynamics model of the entire vehicle was established, and a simulation analysis was performed to determine the 

load boundary conditions of the hub motor housing.  Secondly, based on the spatial position relation between the housing and 

interconnected structures, a finite element model of the motor housing and suspension system was constructed for dynamic 

simulation analysis.  Subsequently, using the OptiStruct software platform, with the objective of minimizing structural 

compliance and constraints on volume ratio before and after optimization as well as the maximum stress, a mathematical 

topology optimization model for the motor housing under various typical operating conditions was established and solved to 

obtain the optimal material distribution scheme.  Finally, the optimization results were verified by simulation.  The results 

indicate that compared to the existing design,the optimized hub motor housing structure experiences a stress reduction of over 

40% and a weight reduction of 2. 6%.  It addresses the original fracture issue and eliminates the phenomenon stress 

concentration, thus providing the valuable reference for the design of similar hub motor housing structures.

Key words: Off-road vehicle; Hub motor housing; Finite element simulation; Topology optimization; Lightweight design
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