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【摘要】为实现某电动轻型载货汽车轻量化设计、提升整车可靠性与续航里程，对其车架进行有限元建模，并开展

静态性能、模态性能及疲劳寿命分析，识别出其在扭转工况下的强度薄弱点。通过灵敏度分析确定了19个关键板件厚

度和 2个横梁截面宽度作为设计变量，采用最优拉丁超立方设计（OLHD）生成 260个训练样本和 28个验证样本，结合

径向基函数（RBF）网络模型构建了高精度代理优化模型，运用非支配排序遗传算法-Ⅱ（NSGA-Ⅱ）以车架质量和扭转

工况最大变形量最小化为目标进行多目标优化。验证结果表明：优化后车架总质量由 574 kg降低至 533 kg，最大应力

降低 19.73%，安全系数提升至 1.58，扭转工况最大变形量减小 5.61%，一阶固有频率提高 4.21%，最薄弱的扭转工况疲劳

寿命提升3.96%，综合安全行驶里程提升至87.300×104 km，满足并超越设计要求。
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【Abstract】To achieve lightweight design for an electric light-duty cargo vehicle and enhance its overall reliability and 
endurance mileage, a finite element modeling of its frame is conducted. Static performance, modal performance and fatigue life 
analysis are performed to identify the weak spots in its strength under torsional conditions. Through sensitivity analysis, 19 key 
plate thicknesses and 2 crossbeam section widths are identified as design variables. An Optimal Latin Hypercube Design 
(OLHD) is employed to generate 260 training samples and 28 validation samples. A high-precision surrogate optimization 
model is constructed using a Radial Basis Function (RBF) network model. The Non-dominated Sorting Genetic Algorithm-II 
(NSGA-II) is utilized for multi-objective optimization, aiming to minimize the frame mass and the maximum deformation under 
torsional conditions. The validation results showed that after optimization, the total frame mass decreased from 574 kg to 533 kg, 
the maximum stress reduced by 19.73%, the safety factor increased to 1.58, the maximum deformation under torsional 
conditions decreased by 5.61%, the first-order natural frequency increased by 4.21%, the fatigue life under the weakest 
torsional condition improved by 3.96%, and the comprehensive safe driving mileage increased to 87.300×104 km, meeting and 
exceeding the design requirements.
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1 前言

轻量化是实现汽车节能减排的有效手段。研

究表明，整车质量每减轻 10%，续驶里程可提高

5.5%[1]。车架作为承载整车的关键部件，在轻量化

设计中需兼顾刚度、强度和可靠性[2]。
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当前，车架的轻量化研究主要聚焦于三种技术

路径。一是拓扑优化寻求最优材料分布：顾方秋

等[3]采用变密度法使半挂车车架质量减轻 293 kg；
Du等[4]和韩明轩等[5]分别在前纵梁和客车车架中实

现了 6.5%和 5.02%的轻量化效果，部分方案还提升

了碰撞吸能性能。二是尺寸优化侧重调整部件参

数：张增博等[6]通过钣金件厚度优化使电动客车车

架质量减轻 257 kg；何睿[7]、李曼莉等[8]的研究也取

得了 9.3% 的轻量化效果。三是针对高应力区域开

展精细化设计：方朝等[9]对电动观光车车架进行局

部重构，在质量减轻 10.5% 的同时提升了抗弯刚

度。

在轻量化设计过程中，针对质量、刚度等参数

间的矛盾，多目标优化技术可突破传统单目标优

化的局限：Meng 等 [10]采用粒子群算法实现了副车

架质量减轻 12%；Liu[11]、Wang[12]分别通过构建近似

模型和利用混合权重-灰色关联分析法，在质量减

轻 5%~13% 的区间内平衡了多种性能指标；聂昕

等 [13]引入机器学习方法，实现了 5.64% 的轻量化效

果。

本文以某纯电动商用车车架为研究对象，构

建包含静态分析、模态测试的基准评估体系，通

过灵敏度分析筛选关键参数，采用最优拉丁超立

方设计（Optimal Latin Hypercube Design，OLHD）生

成 试 验 点 ，结 合 径 向 基 函 数（Radial Basis 
Function，RBF）构建高精度代理模型，最终运用非

支 配 排 序 遗 传 算 法 - Ⅱ（Non-dominated Sorting 
Genetic Algorithm Ⅱ ，NSGA- Ⅱ ）获 取 帕 累 托

（Pareto）最优解集，并通过疲劳寿命校核验证方

案的可行性。

2 车架刚度性能分析

2.1 车架有限元模型建立

本文的研究对象为某商用车车架，由钣金件组

成，相关参数如表 1、表 2所示。通过采用合适的网

格划分策略，结合车架的具体结构特点对关键区域

进行了精细化处理，以捕捉应力和变形的精确分

布，并取得模型计算效率与分析精度间的平衡，简

化有限元模型如图1所示。
表1 车架整体参数

参数

长度/mm
宽度/mm

取值

5 276
1 960

参数

高度/mm
质量/kg

取值

266
574

表2 材料详细参数

零件

左/右纵梁

第一横梁

第二横梁

第三横梁

第四横梁

第五横梁

第六横梁

第七横梁
电池托架横

/纵梁
吊耳

材料

ZQS500L
Q345
610L
610L
610L
610L
610L
Q345
610L

QT500

弹性
模量
/GPa
210
210
210
210
210
210
210
210
210
160

泊松
比

0.3
0.3
0.3
0.3
0.3
0.3
0.3
0.3
0.3

0.27

抗拉
强度
/MPa
650
490
610
610
610
610
610
490
610
500

屈服
强度
/MPa
500
345
500
500
500
500
500
345
500
320

图1 商用车车架简化模型

2.2 车架刚度分析

车架弯曲刚度是衡量其结构性能的关键指标，

直接关系到车辆在复杂路面条件下的稳定性和耐

用性。为精确评估车架的抗弯、抗扭性能，利用已

建立的有限元模型对车架的弯曲及扭转刚度进行

仿真分析，施加载荷并计算车架的变形响应，评估

其结构性能。典型工况加载及约束条件如图 2 所

示，不同工况下车架位移云图及最大变形量分别如

图3、表3所示。

1 g

xz

xz

xyz
xyz

z

y x

（a）满载弯曲工况

1 g

z+100 mm
xyz

z

y x

xyz
xyz

（b）满载扭转工况
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（c）紧急转弯工况
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xyz

z

y x

0.8 g
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xyz

（d）紧急制动工况

图2 各工况加载载荷及约束条件

 
（a）满载弯曲工况     （b）满载扭转工况

 
（c）紧急转弯工况     （d）紧急制动工况

图3 各工况下车架刚度位移云图

表3 各工况下车架最大变形量 mm
工况

最大变形量

满载弯曲

3.298
满载扭转

4.422
紧急转弯

3.047
紧急制动

2.888
由图 3、表 3 可知，该车架的最大变形量为

4.422 mm，显著小于设计规定的最大许用变形量

10 mm，满足刚度设计要求，表明该车架在弯曲和扭

转载荷下具有足够的抗变形能力。

2.3 车架强度分析

车架是商用车的关键承载结构，必须确保在任

何工况下均不会发生断裂或塑性变形。除进行刚

度分析以评估车架的抗变形能力外，还必须通过强

度仿真分析来模拟不同工况下车架的承载能力。

实际运行中，车架承受的基本载荷包括驾驶室总成

质量 868 kg、电池箱总成质量 816.32 kg、电控系统

总成质量 255.1 kg、电机总成质量 68.56 kg 及载质

量 4 600 kg等。

典型工况下车架应力云图和各材料零件的最

大应力如图 4、表 4所示，分析表明，车架在满载扭转

工况下的第四横梁-纵梁连接板处出现 393.8 MPa
的峰值应力（ZQS500L钢，屈服强度 500 MPa），其安

全系数为 1.26，低于设计要求的 1.5，需重点优化。

其余部件应力均低于许用值，整体强度满足标准且

具有优化潜力。

 
（a）满载弯曲工况     （b）满载扭转工况

 
（c）紧急转弯工况     （d）紧急制动工况

图4 各工况下车架应力云图

表4 各工况下车架各材料零件的最大应力 MPa

工况

ZQS500L
610L

QT500
Q345

最大应力

满载
弯曲

330.6
220.6
105.0
65.0

满载
扭转

393.8
270.4
123.0
69.0

紧急
转弯

293.2
198.0
140.0
82.0

紧急
制动

298.8
176.0
62.0
58.0

许用
应力

333.0
333.0
213.0
230.0

3 车架模态性能分析

3.1 模态理论分析

车架模态分析的目的是确定其固有频率与振

型，据此评价其性能。车架的运动方程可表示为：

MẌ+CẊ+KX=0 （1）
式中：M、C、K分别为车架的质量矩阵、阻尼矩阵、刚

度矩阵，Ẍ、Ẋ、X分别为车架的加速度向量、速度向

量、位移向量。

若车架无阻尼，则 C为零，假设 X=Asin(ωt+φ)，
则式（1）可改写为：

(K-ω2M)X=0 （2）
其中，ω 为车架的特征值，其对应的特征方程

为：

det(K-ω2M)=0 （3）
由此可得车架的固有模态频率及模态振型。

3.2 自由模态分析

车架前 6 阶模态频率接近零，属于刚体模态。

对车架进行自由模态分析，其前 3阶非刚体模态的

刘帅：商用车车架轻量化设计研究
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固有频率分别为 34.72 Hz、43.18 Hz和 66.54 Hz。模

态振型如图 5所示：第 1阶模态为 1阶垂向弯曲，最

大相对变形量为 3.097 mm；第 2 阶模态为 1 阶横向

弯曲，最大相对变形量为 2.084 mm；第 3阶模态为 2
阶扭转，最大相对变形量为 3.964 mm。所有模态振

型均呈现平滑特征，未出现局部畸变。
变形量/mm

3.097
2.754
2.411
2.068
1.725
1.382
1.039
0.695 8
0.352 8
9.864×10-3

（a）第1阶

2.084
1.862
1.640
1.418
1.195
0.973 3
0.751 1
0.528 9
0.306 8
0.084 58

变形量/mm

（b）第2阶

3.964
3.525
3.086
2.646
2.207
1.768
1.329
0.890 1
0.451 0
0.011 94

变形量/mm

（c）第3阶

图5 前3阶非刚体模态振型

4 车架疲劳寿命分析

为获取车架在实际工况下的载荷特性，本文采

用虚拟可靠性试验方法模拟电动轻型载货汽车在E
级随机路面（30 km/h，75 s）上行驶的动态过程。通

过高精度多体动力学仿真，提取车架与外部结构 10
个连接点的 30 组动态载荷数据。由于 Z 向载荷占

主导地位，重点分析了Z向随机载荷谱，以左侧连接

点为例，如图 6所示。这些载荷谱将作为后续疲劳

寿命分析的输入，以计算关键部位的疲劳寿命，识

别疲劳薄弱区域，为车架结构优化与可靠性提升提

供科学依据。

22
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16
14
12
10

8
60   5  10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75

时间/s

力
/kN

（a）前悬架左前侧钢板弹簧与车架连接处

22
20
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16
14
12
10

8
60   5  10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75

时间/s
力

/kN
（b）前悬架左后侧钢板弹簧与车架连接处

3.0
2.5
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1.5
1.0
0.5

0
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（c）前桥左前减振器与车架连接处
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（d）后悬架左前侧钢板弹簧与车架连接处

24
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（e）后悬架左后侧钢板弹簧与车架连接处

图6 车架与外部结构连接点Z向载荷谱

车架疲劳寿命计算界面如图7所示。

刘帅：商用车车架轻量化设计研究
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图7 车架疲劳寿命计算界面

通过上述计算获得了各工况下车架的疲劳损

伤和最小疲劳寿命，如表5所示。
表5 各工况下车架疲劳损伤和最小疲劳寿命

工况

弯曲工况

扭转工况

转弯工况

紧急制动工况

疲劳损伤

4.096×10-7

4.554×10-7

3.437×10-7

4.097×10-7

疲劳寿命/次
2.441×106

2.196×106

2.909×106

2.443×106

5 车架轻量化与疲劳寿命集成优化设计

5.1 车架灵敏度分析

本文旨在构建一个集成车架轻量化与疲劳寿

命的多目标优化设计数学模型。本文选取 31个关

键零件的厚度作为初始设计变量，系统研究零件厚

度变化对车架强度、弯曲和扭转刚度及模态的影

响。灵敏度系数为性能变化量与设计变量变化量

的比值，其数学表达式为：

Si = ∂P
∂xi

⋅ xi

P （4）
式中：Si为第 i 个设计变量的灵敏度系数，P 为车架

性能指标，xi为第 i个设计变量的厚度。

基于 Isight 的相对灵敏度分析功能，确定对

性能影响显著的 19 个零件的厚度作为优化设计

的重点对象，部分变量与响应间的关系如图 8 所

示。

300
250
200
150
100

50
9 8  7  6 6    

7   
8  

9 1010

334307280254227200173147120936740

DV20/mm

弯
曲

强
度/MPa

DV18/m
m

弯曲强度/MPa

（a）DV18与DV20弯曲强度响应面图

2.30×106

2.28×106

2.26×106

2.24×106

2.22×106

2.20×106

2.18×106

8    
9   

10 
11 

1214

2 295 024
2 284 922
2 274 819
2 264 717
2 254 614
2 244 512
2 234 409
2 224 307
2 214 204
2 204 101
2 193 999
2 183 896

疲劳寿命/次

DV13/mm

疲
劳

寿
命/次

DV10/m
m

13
12

11
10

（b）DV10与DV13疲劳寿命响应面图

70
60
50
40
30
20

9 8  7  6 8    
9   

10 
11 

1210

76.171.166.161.156.151.146.141.136.131.126.121.1

频率/Hz

DV21/mm

频
率/Hz

DV6/mm

（c）DV6与DV21频率响应面图

8    
9   

10 
11 

1214

440414388362336310284258232206180154

扭转强度/MPa

DV13/mm

扭
转

强
度/MPa

DV7/mm

450
400
350
300
250
200
150

13 12 11
10

（d）DV7与DV13扭转强度响应面图

7
6

5
4
3

9 
8  

7  
6 8    

9   
10 

11 
1210

7.507.106.716.315.915.515.124.724.323.933.533.13

位移/mm

DV17/mm

位
移/mm

DV10/m
m

（e）DV10与DV17位移响应面图

图8 随机抽取变量与输出响应的关系

为实现车架的综合性能优化，选取 21个关键设

计变量（Design Variables，DV），分为形状变量和尺

刘帅：商用车车架轻量化设计研究
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寸变量两大类：形状变量 2个，主要针对对车架整体

刚度和局部应力分布有显著影响的横梁截面；尺寸

变量 19个，主要为车架各主要板件的厚度，直接影

响车架的质量和局部强度。

各设计变量的初始值及其取值范围如表 6 所

示。
表6 车架优化设计变量 mm

设计变量

第四横梁截面宽度

第五横梁截面宽度

左纵梁厚度

右纵梁厚度

第一横梁厚度

第二横梁厚度

第三横梁厚度

第四横梁厚度

第五横梁厚度

第六横梁厚度

第七横梁厚度

前电池架厚度

后电池架厚度

左前电池架连接架横梁厚度

左后电池架连接架横梁厚度

右前电池架连接架横梁厚度

右后电池架连接架横梁厚度

左侧电池架连接左纵梁厚度

左侧电池架连接右纵梁厚度

右侧电池架连接左纵梁厚度

右侧电池架连接右纵梁厚度

代号

DV1
DV2
DV3
DV4
DV5
DV6
DV7
DV8
DV9

DV10
DV11
DV12
DV13
DV14
DV15
DV16
DV17
DV18
DV19
DV20
DV21

初始值

150
150
12
12
10
10
10
12
12
10
10
12
12
8
8
8
8
8
8
8
8

变化范围

[135,165]
[135,165]

[10,14]
[10,14]
[8,12]
[8,12]
[8,12]

[10,14]
[10,14]
[8,12]
[8,12]

[10,14]
[10,14]
[6,10]
[6,10]
[6,10]
[6,10]
[6,10]
[6,10]
[6,10]
[6,10]

5.2 基于近似模型的车架优化设计

本文基于最优拉丁超立方设计结合径向基函

数代理模型进行车架优化设计。该采样方法使得

设计空间内样本点均衡分布，相较于传统全尺寸

模拟，能更有效地捕捉设计变量与响应间的关系，

提高代理模型的预测精度和计算效率。最优拉丁

超立方采样分布如图 9 所示，选取已确定的 21 个

参数试验因子，根据经验公式选取 260 个样本点

并另行抽取 28 个样本点作为代理模型精度的验

证集。

RBF 的非线性逼近能力和全局优化能力强、

鲁棒性好，适用于散乱数据插值拟合。基于上述

样本空间建立车架 RBF 代理模型，其目标响应

为：

f (x) = p(x) + ∑
i = 1

n

ωi ⋅ ζ ( ) x - x i （5）
式中：f(x)为代理模型响应值，p(x)为多项式，n为样本

点数量，ωi为线性拟合加权系数，ζ 为径向基函数，

||x-xi||为样本点间的欧氏距离。

x2

x1
图9 最优拉丁超立方采样分布

对其拟合近似模型的精度进行检验，常用相对

平 均 绝 对 误 差（Relative Average Absolute Error，
RAAE）、均 方 根 误 差（Root Mean Square Error，
RMSE）、最大相对误差（Maximum Relative Error，
MRE）及决定系数 R2作为误差评价指标，计算公式

分别为：

eraa = 1
N∑

i = 1

N || yi (x) - ŷ i (x)
|| yi (x) （6）

erms = ∑
i = 1

N

[ ](ŷ i (x) - yi (x))2

N - 1 （7）
emr = max ( ) ŷ i - yi （8）

R2 = ∑
i = 1

N (ŷ i - ȳ i )2

∑
i = 1

N (yi - ȳ)2
（9）

式中：ŷ i(x)为响应实测值，yi(x)为响应预测值，ȳ i 为响

应实测值的平均值，N为样本点数量。

本文利用试验设计采集的 260组样本点进行交

叉验证，评估模型的可靠性；采用另行采集的 28组

独立样本点进行额外验证，以检验模型的泛化能

力。仿真结果与代理模型预测结果如图 10所示，代

理模型误差统计结果如表 7 所示。由表 7 可知：

RAAE、RMSE、MRE及R2均符合要求，R2>0.9且接近

1，表明建立的代理模型可靠性高。
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340
330
320
310
300
290
280
270
260
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240      250 260 270 280 290 300 310 320 330 340
弯曲强度预测结果/MPa

实
际

弯
曲

强
度

/MP
a

（a）弯曲强度
400
390
380
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360
350
340
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320
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290
280      290 300 310 320 330 340 350 360 370 380 390 400

扭转强度预测结果/MPa

实
际

扭
转

强
度

/MP
a

（b）扭转强度
100

90
80
70
60
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40

30     40  50  60  70  80  90 100

实
际

频
率

/Hz

频率预测结果/Hz
（c）频率

6

5

4

3

2   3 4 5 6 

实
际

位
移

/mm

位移预测结果/mm
（d）位移 

600
590
580
570
560
550
540
530
520
510
500     510 520 530 540 550 560 570 580 590 600

实
际

质
量

/kg

质量预测结果/kg
（e）质量

2.30

2.25

2.20

2.15     2.20 2.25 2.30 

实
际

疲
劳

寿
命

/×1
06  次

疲劳寿命预测结果/×106 次
（f）疲劳寿命

图10 代理模型仿真结果及预测值对比

表7 各响应量决定系数

验证
方法

交叉
验证

额外采
点验证

决定系数R2

弯曲
强度

0.994 6

0.990 5

扭转
强度

0.987 4

0.990 1

一阶模
态频率

0.999 1

0.999 4

最大变
形量

0.984 7

0.984 1

质量

0.998 9

0.997 4

疲劳
寿命

0.910 4

0.905 8
5.3 多目标优化模型

本文构建的车架轻量化与疲劳寿命集成优化

的多目标数学模型如下：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

DV = ( )DV1,DV2,...,DV21
T               

s.t. DVi min ≤ DVi ≤ DVi max (i = 1,2,...,21)
      min m ( )DV , min d r( )DV
      sb ≤ 333 MPa
      s r ≤ 333 MPa
      f1 ≥ 34.72 Hz
      Smin ≥ 2.026 × 106 次 

（10）

式中：DVi为第 i 个设计变量的取值；DVimin、DVimax分别

为DVi有效取值范围的下限和上限；sb为弯曲工况峰
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值应力，不应超过材料许用应力[σ]；sr为扭转工况

峰值应力，不应超过材料许用应力[σ]；f1为一阶固

有频率，须高于原车架对应频率以规避共振；Smin为

最小疲劳寿命周期，按照不低于 80×104 km 行驶里

程标准设计；m 为整体质量；dr为扭转工况最大位

移量。

在满足各性能指标的前提下，调整对车架影响

较大部件的厚度，基于 Isight 的优化流程如图 11 所

示。选取 NSGA-Ⅱ进行求解，参数配置如下：初始

样本数为 2 200 个，迭代样本数为 1 000 个，最大迭

代次数为 100 次，交叉概率为 0.9，交叉分布指数为

10，变异分布指数为 20。经 172次迭代优化计算，得

到的Pareto最优解集如图12所示。

优化模块

车架有限
元模型

刚度分析

模态分析

强度分析

图11 Isight优化流程

4.5

4.0

3.5

3.0

2.5

2.0

扭
转

工
况

下
的

最
大

变
形

量
/mm

530 540 550 560 570 580 590 600
质量/kg

图12 Pareto优化解集

由图 12可知，获得的 Pareto最优前沿解集分布

较为均匀，优化后设计变量如表8所示。

基于 Isight 对优化结果的结构性能进行分

析。考虑到优化前扭转工况下应力最大，对优化

后的扭转工况应力情况进行验证。如图 13 所示，

优化后车架最大变形量为 4.174 mm，满足设计要

求。
表8 设计变量优化结果 mm

设计变量

第四横梁截面宽度

第五横梁截面宽度

左纵梁厚度

右纵梁厚度

第一横梁厚度

第二横梁厚度

第三横梁厚度

第四横梁厚度

第五横梁厚度

第六横梁厚度

第七横梁厚度

前电池架厚度

后电池架厚度

左前电池架连接架横梁厚度

左后电池架连接架横梁厚度

右前电池架连接架横梁厚度

右后电池架连接架横梁厚度

左侧电池架连接左纵梁厚度

左侧电池架连接右纵梁厚度

右侧电池架连接左纵梁厚度

右侧电池架连接右纵梁厚度

代号

DV1
DV2
DV3
DV4
DV5
DV6
DV7
DV8
DV9

DV10
DV11
DV12
DV13
DV14
DV15
DV16
DV17
DV18
DV19
DV20
DV21

初始值

150
150
12
12
10
10
10
12
12
10
10
12
12
8
8
8
8
8
8
8
8

优化后

156.64
154.28
12.76
12.65
8.14
8.11
8.68

11.21
11.15
8.33
8.08

10.75
10.66
6.33
6.28
6.53
6.24
6.05
6.14
6.17
6.55

修正后

157
154
13
13
8
8
9

11
11
8
8

11
11
6
6
7
6
6
6
6
7

4.1743.7103.2462.7832.3191.8551.3910.927 50.463 82.933×10-16

变形量/mm

图13 优化后扭转工况位移云图

优化后车架的前 3 阶非刚体模态频率分别为

36.182 Hz、45.251 Hz和 69.330 Hz，不会与激励频率

发生耦合振动。图 14 所示为车架优化后第 1 阶模

态振型，表现为一阶垂向弯曲，最大相对位移为

2.993 mm，且振型较为平滑。

2.9932.6612.3291.9971.6651.3331.0010.669 50.337 65.606×10-3

变形量/mm

图14 优化后第1阶模态振型

优化后车架的最大应力显著降低至 316.1 MPa。
应力云图如图 15 所示，与优化前的峰值应力
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393.8 MPa相比，降幅达 24.5%。应力峰值仍出现在

外纵梁与第四横梁的连接板上，考虑到该连接板采

用 ZQS500L 高强度钢（屈服强度 500 MPa），优化后

该区域的安全系数提升至 1.58，远高于优化前的

1.26。这一关键改进直接得益于前文对第四横梁截

面宽度（设计变量 DV1）以及该连接区域板件厚度

（如DV3、DV4等）的优化。

316.1280.9245.8210.7175.6140.5105.470.2435.125.587×10-9

应力/MPa

图15 优化后扭转工况应力分布云图

各工况仿真分析得到的数值结果如表 9、表 10
所示。

表9 优化后各工况下车架各材料零件的最大应力 MPa

工况

ZQS500L
610L

QT500
Q345

最大应力

满载
弯曲

327.0
235.8
145.0
112.0

满载
扭转

316.1
289.8
153.4
109.5

紧急
转弯

282.5
214.0
160.0
132.2

紧急
制动

273.7
196.0
112.3
138.5

许用
应力

333
333
213
230

表10 优化后各工况下车架最大变形量 mm
工况

最大变形量

满载弯曲

3.260
满载扭转

4.174
紧急转弯

2.958
紧急制动

2.639
由表 9可知，在所有分析工况下，车架各主要部

件最大米塞斯应力均在许用范围内。其中，

ZQS500L高强度钢的最大应力为 316.1 MPa，安全系

数达 1.58，高于设计要求 1.5。由表 10可知，满载扭

转工况下最大变形量为 4.174 mm，相较于优化前基

准车架的 4.422 mm，减小 5.61%，表明扭转刚度显著

提升并远低于工程规范限值，对提升车辆操控稳定

性及保证部件正常功能至关重要。其他工况下变

形量亦呈减小趋势并维持在较低水平，证明优化后

车架具备足够的整体及局部刚度。

6 优化后车架疲劳性能分析

6.1 疲劳仿真分析模型

基于 nCode软件及雨流计数法对车架零件进行

疲劳损伤分析，以科学评估其疲劳寿命。车架材料的

应力-寿命（S-N）曲线是进行疲劳寿命预测的依据。

本文车架所用材料为 ZQS500L、610L、QT500、Q345，

其S-N曲线如图16所示。应力时间历程公式为：

σij,a (t) = ∑
k

Pk (t) σij,ak

Pk,FEA
, i=1,2,3, j=1,2,3 （11）

式中：Pk(t)为第 k个时间历程载荷，Pk,FEA为第 k个静态

载荷，σij,ak为第 k个静态载荷的应力响应，σij,a(t)为叠

加后的应力时间历程。

寿命/次

应
力

/MP
a

104

103

102100 101 102 103 104 105 106 107 108 109 1010

（a）ZQS500L

寿命/次

应
力

/MP
a

104

103

102
100 101 102 103 104 105 106 107 108 109 1010

（b）610L

寿命/次

应
力

/MP
a

104

103

102100 101 102 103 104 105 106 107 108 109 1010

（c）QT500

寿命/次

应
力

/MP
a

105

104

103

102

101

101 102 103 104 105 106 107 108 109100 1010 1011 1012

（d）Q345
图16 车架材料的S-N曲线

在循环载荷作用下，结构或材料的疲劳寿命预
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测方法为帕尔姆格伦-迈因纳（Palmgren-Miner）准

则，该准则基于不同应力水平下疲劳损伤线性累加

的假设，当累积损伤达到临界值时，结构或材料将

发生疲劳破坏。疲劳损伤累积值D的计算公式为：

D = ∑
i = 1

∞ ni

Ni
（12）

式中：ni为应力水平σi的循环次数，Ni为应力水平σi

下材料的疲劳寿命。

6.2 优化设计后疲劳仿真分析结果

结合前文通过虚拟可靠性试验获取的 10 个关

键连接点的 Z轴动态载荷谱及各材料的 S-N 曲线，

在 nCode DesignLife软件中运用名义应力法（Stress-
Life，S-N），配合雨流计数法进行循环提取，采用古

德曼（Goodman）准则进行平均应力修正，并基于

Miner 线性累积损伤理论计算总损伤和疲劳寿命。

分析中同样设定了 95%的存活率，以确保预测结果

具有足够的工程应用置信度。

计算得到的优化后车架在满载弯曲、满载扭

转、紧急转弯及紧急制动工况下的疲劳寿命分布云

图如图17所示。

（a）弯曲工况

（b）扭转工况

（c）转弯工况

（d）紧急制动工况

图17 优化后各工况下车架疲劳寿命云图

由图 17可知，弯曲工况下薄弱点与静态应力集

中区域有所对应，满载扭转工况下疲劳薄弱区域主

要集中在部分横、纵梁连接板以及应力集中较为显

著的几何过渡区，紧急转弯和紧急制动工况下的损

伤模式与特定载荷下的受力特点相关。

为进行定量比较，优化后车架在各典型工况下

的最小疲劳寿命（即最先发生疲劳失效的部位所能

承受的循环次数）及其对应的累积疲劳损伤值（D=
1/N）如表11所示。

表11 优化后各况下车架疲劳损伤和最小疲劳寿命

工况

弯曲工况

扭转工况

转弯工况

紧急制动工况

疲劳损伤

3.897×10-7

4.381×10-7

3.521×10-7

4.304×10-7

疲劳寿命/次
2.566×106

2.283×106

2.841×106

2.323×106

优化后车架的最小疲劳寿命在满载扭转工况

下为 2.283×106次循环，较优化前提升 3.96%。疲劳

寿命最低区域仍集中于横纵梁连接、电池箱/悬置安

装点等高应力集中及几何不连续处，与前期分析结

果一致，是结构耐久性的决定性因素。

集成优化设计方法通过疲劳寿命分析得到了

有效验证，表明其在实现轻量化的同时，有效保障

并提升了车架的静、动态性能及关键区域耐久性，

满足设计及法规要求。优化前、后各项性能参数对

比如表12所示，进一步印证了优化效果。
表12 优化前、后车架主要性能参数对比

性能参数

满载弯曲工况最大应力/MPa
满载扭转工况最大应力/MPa
紧急转弯工况最大应力/MPa
紧急制动工况最大应力/MPa
满载弯曲工况最大变形量/mm
满载扭转工况最大变形量/mm
紧急转弯工况最大变形量/mm
紧急制动工况最大变形量/mm
第1阶非刚体模态频率/Hz
第2阶非刚体模态频率/Hz
第3阶非刚体模态频率/Hz

车架质量/kg
弯曲工况疲劳寿命/×106 次
扭转工况疲劳寿命/×106 次
转弯工况疲劳寿命/×106 次
制动工况疲劳寿命/×106 次

安全行驶里程/×104 km

优化前

330.6
393.8
293.2
298.8
3.298
4.422
3.047
2.888

34.720
43.180
66.54
574

2.441
2.196
2.909
2.443

83.997

优化后

327.0
316.1
282.5
273.7
3.260
4.174
2.958
2.639

36.182
45.251
69.33
533

2.566
2.283
2.841
2.323

87.300

变化率/%
-1.09

-19.73
-3.65
-8.40
-1.15
-5.61
-2.92
-8.62
+4.21
+4.80
+4.19
-7.14
+5.12
+3.96
-2.34
-4.91
+3.93

由表 12可知，本次多目标优化设计在实现车架

轻量化和静强度、刚度及动态性能优化等方面效果
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显著：轻量化率达 7.14%；满载扭转工况下最大应力

降低 19.73%，安全系数提升至 1.58；扭转变形量减

小 5.61%；前 3阶固有频率提升超过 4%；紧急工况下

疲劳寿命稍有下降，但仍超出设计要求，关键工况

如满载扭转和弯曲条件下疲劳寿命分别提升

3.96%、5.12%；最小安全行驶里程增加 3.93%。上述

结果验证了该策略的工程实用性和合理性。

7 结束语

本文通过构建车架有限元模型，系统评估了某

电动轻型载货汽车车架的多维度性能，并识别出其

在扭转工况下的强度瓶颈。基于灵敏度分析筛选

关键设计变量，结合最优拉丁超立方设计与高精度

代理模型（RBF 与 Kriging），运用 NSGA-II算法开展

了以质量和扭转变形量最小化为目标的多目标优

化。优化结果表明，该方法不仅显著减轻了车架质

量，更有效解决了原设计的强度不足问题，同时提

升了车架的刚度、模态性能及关键工况下的疲劳寿

命，实现了综合安全行驶里程的提升。
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