
２０１８ 年　 　 ７ 月 郑 州 大 学 学 报 （ 工 学 版 ） Ｊｕｌ． 　 ２０１８
第 ３９ 卷　 第 ４ 期 Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｚｈｅｎｇｚｈｏｕ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ （Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｓｃｉｅｎｃｅ） Ｖｏｌ􀆰 ３９　 Ｎｏ􀆰 ４

收稿日期：２０１７ － ０６ － ２０；修订日期：２０１７ － ０９ － １３
基金项目：国家自然科学基金资助项目（５１５７５４１０）
作者简介：袁守利（１９７０—），男，湖北武汉人，武汉理工大学副教授，主要从事汽车 ＣＡＥ 研究工作，Ｅ⁃ｍａｉｌ：ｙｓｌ０２０２＠

１６３． ｃｏｍ．

　 　 文章编号：１６７１ － ６８３３（２０１８）０４ － ００１８ － ０７

ＦＳＡＥ 方程式赛车车架的设计与轻量化

袁守利，林家辉

（武汉理工大学 汽车工程学院，湖北 武汉 ４３００７０）

摘　 要： 为满足 ＦＳＡＥ（ ｆｏｒｍｕｌａ ｓｔｕｄｅｎｔ ａｕｔｏｍｏｂｉｌｅ ｅｑｕａｔｉｏｎ）方程式赛车车架强度和刚度的要求，其安全裕

度较大，为充分挖掘车架的轻量化潜力，运用有限元分析软件依次对车架进行了 ＳＩＭＰ 方法的拓扑设计

和截面尺寸优化，通过改变模型参数值，同时在网格模型保持不变的情况下，采用尺寸优化技术模拟 ３
种实际赛道工况，在保证刚度和强度前提下车架最大变形量相应减少了 ７％ 、７􀆰 ５％ 、１４􀆰 ７％ ，最大应力在

２００ ＭＰａ 以内，车架质量减少了 ３２％ ． 最后通过模态与试验分析，优化设计的车架有效避开了与外部激

励的耦合效应，８ 字绕环测试所用时间减少了 ３％ ． 该赛车车架实现了轻量化的目的．
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０　 引言

ＦＳＡＥ 方程式赛车动态项目主要有直线加速

测试、８ 字绕环测试、高速壁障测试、耐久赛经济

性测试等． 要求不违反规则的同时所用时间最少．
车架是承载骨架，在满足赛车各工况使用性能的

前提下，轻量化技术的开发可以有效缩短所需时

间，这是因为赛车整备质量提高 １ ｋｇ，赛车跑一圈

要多耗 ０􀆰 ０３ ｓ；整备质量提高 ５ ｋｇ 以上，赛车跑完

一个赛道要多耗 １２ ｓ［１］ ．
目前国外赛车车架的轻量化开发主要体现在

两方面：一是采用复合材料单体壳；二是桁架钢管

轻量化． 哈工大是国内参赛院校中最早使用单体壳

代替车架的学校，由于国内制作单体壳的设备较

少，且费用高昂（为钢管车架 ２０ 倍） ［２］，而且一旦

碰撞受损无法修复． 而桁架钢管车架成本较低、结
构简单、容易加工，使得大部分参赛队使用这一形

式的车架．
一般赛车车架的开发主要是设计出最初车架

后不断对细节处的结构进行改进，对应力集中部

位使用加强肋进行强度加强，这样不但增加了时

间成本，而且使得车架质量提高． 笔者以某校参加

ＦＳＡＥ 油车车架为基础，采用有限元分析，在保证

刚度和安全使用条件下，采用拓扑设计，获取车架

最佳的材料分布，然后对钢管进行截面尺寸优化，
使得应力分布均匀，由此确定了赛车的新车架，通
过模态与试验分析，该车架在降低成本和缩短开

发周期的基础上提高了性能．

１　 模型的建立

１􀆰 １　 车架的三维模型

几何模型是进行数值仿真的前提，ＦＳＡＥ 方

程式赛车车架的 ＣＡＴＩＡ 模型如图 １ 所示．

１． 前隔板；２． 前隔板斜撑；３． 副防滚架；４． 侧边防撞结构；
５． 肩带安装杆；６． 主防滚架；７． 主防滚架斜撑；８． 发动机安装架

图 １　 车架的 ＣＡＴＩＡ 模型图

Ｆｉｇ． １　 Ｔｈｅ ｆｒａｍｅ ｏｆ ＣＡＴＩＡ ｍｏｄｅｌ

１􀆰 ２　 有限元模型

有限元原理的理论基础是弹性力学的变分原
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理［３］，变分原理就是讲弹性力学的基本方程：偏
微分方程的边值问题转换为代数方程求解的一种

方法． 对于一个多自由度线性运动系统，其运动微

分方程为：
［Ｍ］｛Ｘ″｝ ＋ ［Ｃ］｛Ｘ′｝ ＋ ［Ｋ］｛Ｘ｝ ＝ ｛Ｆ（ ｔ）｝，

（１）
式中： ［Ｍ］、［Ｃ］、［Ｋ］ 分别为结构的质量矩阵、阻
尼矩阵和刚度矩阵；｛Ｘ″｝、｛Ｘ′｝、｛Ｘ｝ 分别为节点

的位移矢量、速度矢量和加速度矢量；Ｆ（ ｔ） 为随

着时间变化的载荷函数．
在模态分析时，设定 ｛Ｆ（ ｔ）｝ ＝ ０，并且忽略

阻尼［Ｃ］ 的影响，则方程变为：
［Ｍ］｛Ｘ″｝ ＋ ［Ｋ］｛Ｘ｝ ＝ ０． （２）

　 　 其基本形式为：
［Ｍ］ ＝ φｓｉｎ ωｔ， （３）

式中： φ 为自由振动时结构中的点的振幅；ω 为自

振角频率．
联立求解式（２）、式（３）得：

（［Ｋ］ － ω２［Ｍ］）φ ＝ ０． （４）
　 　 由式（４）求得特征值 ω２，由 ω ＝ ２πｆ 可得结

构的固有频率，即为模态频率． 特征值对应的特征

向量即为结构的模态振型．
１􀆰 ３　 结构优化模型

优化设计有 ３ 要素，即设计变量、目标函数和

约束条件［４］ ． 设计变量是变量发生改变从而提高

性能的一组参数；目标函数要求最优的设计性能，
是关于设计变量的函数；约束条件是对设计的限

制，是对设计变量和其他性能的要求．
优化数学模型可表述如下．
最小尺寸：

ｆ（ｘ） ＝ ｆ（ｘ１，ｘ２，…，ｘｎ）， （５）
　 　 目标函数：

ｇ ｊ（ｘ） ≤ ０， ｊ ＝ １，２，…，ｍ；
ｈｋ（ｘ） ≤ ０， ｋ ＝ １，２，…，ｍ；

ＸＬ
ｉ ≤ Ｘ ｉ ≤ ＸＵ

ｉ ， ｉ ＝ １，２，…，ｎ，
式中： Ｘ ＝ （ｘ１，ｘ２，…，ｘｎ） 是设计变量，如产品的

结构尺寸；ｆ（ｘ） 是设计目标，如各种力学性能或

者质量；ｇ（ｘ） 和 ｈ（ｘ） 是需要进行约束的设计响

应，如对产品工作时的变形和应力水平进行约束．

２　 赛车车架拓扑设计

２􀆰 １　 拓扑设计的前处理

拓扑设计技术是指在给定的设计空间内找到

最佳的材料分布，从而在满足各种性能的条件下

得到最优设计． 将车架的三维模型导入 Ｈｙｐｅｒ

Ｍｅｓｈ 中进行拓扑设计的前处理，主要包括模型的

几何清理，设计包络面代替桁架结构，用 ２Ｄ 网格

单体壳表示，如图 ２ 所示． 划分网格单元［５］尺寸为

３ ｍｍ，节点共 ４６ ５０５ 个，总单元数为２３ ６５１ 个，赋
予材料牌号 ４１３０ 钢（国内牌号 ３０ＣｒＭｏ），弹性模

量为 ２０５ ＧＰａ，泊松比 ０􀆰 ２９，密度 ７８ ５０３ ｋｇ ／ ｍ３，
屈服强度 ７８５ ＭＰａ． 与包络面连接处为 １Ｄ 网格，
主要为悬挂连接，此处为非设计区域，如图 ３ 为非

设计区域的放大图．

图 ２　 拓扑设计前处理模型

Ｆｉｇ． ２　 Ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｂｅｆｏｒｅ ｔｏｐｏｌｏｇｙ ｄｅｓｉｇｎ

图 ３　 非设计区域放大图

Ｆｉｇ． ３　 Ｔｈｅ ｅｎｌａｒｇｅｍｅｎｔ ｏｆ ｎｏｎｄｅｓｉｇｎ ａｒｅａ

前处理模型中前部分（车头处）可设计的自

由度大，尽可能用多的包络面表示，后部（车尾

处）放置发动机和变速箱等可设计的自由度少，
用尽可能少的空间包络．
２􀆰 ２　 拓扑设计的数学模型

设计变量： Ｘ ＝ ｄｅｖ（ｃｏｍ１）；
响应类型［６］： ｈ（ｘ） ＝ ｄｉｓ；

ｇ（ｘ） ＝ ｖｏｌ；
　 　 约束条件： ｇ（ｘ） ≤ ０． ３；

目标函数： ｆ（ｘ） ＝ ｍｉｎ（ｈ（ｘ）），
式中： ｄｅｖ为单元网格密度变化；ｃｏｍ１ 为可设计区

域；ｄｉｓ 为静力学位移；ｖｏｌ 为体积分数，体积分

数 ＝ （当前迭代步总体积 － 初始非设计区域体

积） ／初始设计区域体积；约束条件为质量分数上

限 ３０％ ，即保留材料不能超过选定空间材料的

３０％ ；目标函数为位移最小化．
２􀆰 ３　 拓扑设计结果分析

在 Ｈｙｐｅｒ Ｍｅｓｈ 中选用 ｏｐｔｉｓｔｒｕｃｔ 求解器，在
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Ａｎａｌｙｓｉｓ 中选 ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ 面板，进入优化设计模

块，选定 ｔｏｐｏｌｏｇｙ 将以上网格和参数设定完毕后，
递交求解得到单元密度云图如图 ４ 所示．

图 ４　 单元密度云图

Ｆｉｇ． ４　 Ｔｈｅ ｕｎｉｔ ｄｅｎｓｉｔｙ ｃｏｎｔｏｕｒｓ

采用 ＳＩＭＰ 方法（密度法），求解后单元密度

为 １（或靠近 １），表示该单元位置处的材料很重

要，需要保留；单元密度为 ０（或靠近 ０），表示该

单元处的材料不重要，可以去除，从而达到材料的

高效率利用． 从图 ４ 可以看出，单元密度接近 １ 的

区域呈杂乱块状分布，筋条不明显，赛车头部无单

元密度接近 １ 的区域分布．
将车头部加载荷，考虑碰撞工况，同时考虑到

制造可加工性，采用制造工艺约束，通过 ＭＩＭＤＩＭ
参数施加最少成员和最多成员尺寸约束（最少成

员尺寸约束为网格的 ３ 倍以上；最多成员尺寸约

束为最少成员尺寸约束的 ２ 倍以上），重新递交

求解，如图 ５ 所示． 隐藏单元密度小于 ０􀆰 ５ 的区域

如图 ６ 所示．

图 ５　 最少、最多成员尺寸约束的单元密度云图

Ｆｉｇ． ５　 Ｔｈｅ ｃｅｌｌ ｄｅｎｓｉｔｙ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ａｎｄ
ｍａｘｉｍｕｍ ｍｅｍｂｅｒ ｓｉｚｅ ｃｏｎｓｔｒａｉｎｔｓ

依据图 ５ 容易设计出钢管车架结构，对于单

元密度接近 １ 面积大的区域采用管径大、壁厚的

钢管；对于单元密度接近 １ 面积小的区域采用管

径小、壁薄的钢管． 本届 ＦＳＡＥ 方程式赛车车架的

结构模型如图 ７ 所示．
与图 １ 比较可以看出，车头处上部采用十字

交叉状梁布局，这样更有利于前隔板及其斜撑的

稳定性，测面防撞结构取消了“星”字布局，采用

图 ６　 单元密度大于 ０􀆰 ５ 的云图

Ｆｉｇ． ６　 Ｔｈｅ ｃｅｌｌ ｄｅｎｓｉｔｙ ｉｓ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ ０􀆰 ５ ｃｌｏｕｄ

图 ７　 车架结构模型

Ｆｉｇ． ７　 Ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｒａｍｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

折线型结构，使得线条更为流畅，有利于减少空气

对车身的阻力，车架后部更为简短，减少了钢材的

使用，同时掀背式布局更有利于空气流经车尾时

往下卷［７］，提高了行驶的操纵稳定性．

３　 新车架的轻量化

３􀆰 １　 工况的设定

赛车车架结构确定后，只需要确定钢管规格尺

寸和参数，在满足赛车实际运行的要求前提下，使
新车架轻量化． 实际的跑道上赛车受力复杂，为方

便运算通常对模型的受力做一些简化． ８ 字绕环测

试时会出现紧急转弯，用 ｓｈｅａｒ（侧向力）模拟赛车

８ 字绕环测试． 紧急制动、极限加速时，赛车主要受

地面支撑力，用 ｂｅｎｄｉｎｇ（地面支撑力）模拟赛车实

际工作中的直线加速测试． 耐久性测试主要考验悬

架的减振作用，因此在悬架靠近车轮处用 ｔｏｒｓｉｏｎ
（扭矩）模拟［８］，优化前对车架先进行静力学分析，
主要目的是与后期优化后结果进行对比．

在 Ｈｙｐｅｒ Ｍｅｓｈ 中选用 ｒａｄｉｏｓｓ 求解器， 在

Ａｎａｌｙｓｉｓ中选择 ｌｏａｄ ｓｔｅｐ 面板，进入载荷步模块选

定 ｌｉｎｅａｒ ｓｔａｔｉｃ，递交计算后得到 ３ 种工况下车架

的位移云图如图 ８ 所示，３ 种工况下车架的应力

云图如图 ９ 所示． 从图 ８ 和图 ９ 中可知，ｔｏｒｓｉｏｎ 工

况下车架的最大位移为 ６􀆰 ２９４ ｍｍ，主要发生在前

隔板斜撑和悬挂位置，这会严重影响赛车绕 ８ 字

时的性能［９］，最大应力为 ３０７ ＭＰａ （许用应力



　 第 ４ 期 袁守利，等：ＦＳＡＥ 方程式赛车车架的设计与轻量化 ２１　　　

　 　 　 　

图 ８　 优化前 ３ 种工况下车架的位移云图

Ｆｉｇ． ８　 Ｔｈｅ ｆｒａｍｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｗｉｔｈｏｕｔ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

图 ９　 优化前 ３ 种工况下车架的应力云图

Ｆｉｇ． ９　 Ｔｈｅ ｆｒａｍｅ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｗｉｔｈｏｕｔ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

２００ ＭＰａ），主要发生在地面第二根横梁处，这在

直线加速测试、高速壁障测试、耐久赛经济性测试

中都会影响到赛车的性能．
３􀆰 ２　 尺寸优化的数学模型

设计变量： Ｘ ＝ Ｄｉｍ，
响应类型： ｈ（ｘ） ＝ ｄｉｓ；

ｇ（ｘ） ＝ ｍａｓｓ，
　 　 约束条件： ｋ（ｘ） ≤２００ ＭＰａ；

ｈ１（ｘ） ≤ ２ ｍｍ；
ｈ２（ｘ） ≤ ２ ｍｍ；
ｈ３（ｘ） ≤ ６ ｍｍ，

　 　 目标函数： ｆ（ｘ） ＝ ｍｉｎ（ｇ（ｘ）） ．
定义设计变量内半径初始值 １０􀆰 ５，下界为 １，

上界为 １４；外半径初始值 １２􀆰 ５，下界为 ５，上界

为 １５，增加离散变量［１０］ 进行优化，在 １ ～ １５ 之

间每 ０􀆰 １ ｍｍ 增加一次． 设计变量公式 Ｄｉｍ ＝
ｃ０ ＋ ｌ，ｃ０ 初始值为 ０，响应类型为质量响应、应
力响应、位移响应，约束类型为应力约束、位移

约束，目标函数为质量最少． 前处理模型如图 １０
所示．
２􀆰 ３　 尺寸优化结果分析

尺寸优化要保证变形量不增大的同时降低应

力值［１１］ ． 在 Ｈｙｐｅｒ Ｍｅｓｈ 中选用 ｏｐｔｉｓｔｒｕｃｔ 求解器，
在 Ａｎａｌｙｓｉｓ 中选 ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ 面板，进入优化设计

模块，选定尺寸将以上网格和参数设定完毕后提

交求解，在后处理中会得到上述尺寸优化后的

． ＰＲＯＰ 文件，如图 １１ 所示，该文件可为钢管尺寸

图 １０　 尺寸优化的前处理模型

Ｆｉｇ． １０　 Ｔｈｅ ｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｅｆｏｒｅ ｔｈｅ ｓｉｚｅ
ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

规格提供参考，同时得到车架优化过程中的质量

变化曲线图，如图 １２ 所示．

图 １１　 尺寸优化后的． ＰＲＯＰ 文件

Ｆｉｇ． １１　 Ｔｈｅ ． ＰＲＯＰ ｆｉｌｅ ａｆｔｅｒ ｔｈｅ ｓｉｚｅ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
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图 １２　 优化前后质量变化曲线图

Ｆｉｇ． １２　 Ｔｈｅ ｑｕａｌｉｔｙ ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ
ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

　 　 从图 １２ 可以看出，随着车架梁截面尺寸的变

化，车架质量从 ４２ ｋｇ 逐渐降低，在迭代第 ５ 步后

趋向稳定，达到 ２９ ｋｇ 左右．
优化后 ３ 种工况下车架模型的位移云图如图

１３ 所示． 优化后 ３ 种工况下车架模型的应力云图

如图 １４ 所示．
由尺寸优化后的． ＰＲＯＰ 文件结合市场上销

售的钢管材料，最终选定车架的梁截面尺寸与优

化前的截面对比如表 １ 所示，优化前后 ３ 种工况

　 　 　

图 １３　 优化后 ３ 种工况下车架的位移云图

Ｆｉｇ． １３　 Ｔｈｅ ｆｒａｍｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

图 １４　 优化后 ３ 种工况下车架的应力云图

Ｆｉｇ． １４　 Ｔｈｅ ｆｒａｍｅ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｔｏｕｒｓ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
表 １　 优化前后梁截面对比

Ｔａｂ． １　 Ｂｅａｍ ｓｅｃｔｉｏｎ ｃｏｎｔｒａｓｔ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ

ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｍｍ

梁名称 设计变量 原值 最优解

主防滚架

副防滚架

侧面防撞结构

前隔板

前隔板斜撑

主防滚架斜撑

其他

ＤＩＭ１
ＤＩＭ２
ＤＩＭ１
ＤＩＭ２
ＤＩＭ１
ＤＩＭ２
ＤＩＭ１
ＤＩＭ２
ＤＩＭ１
ＤＩＭ２
ＤＩＭ１
ＤＩＭ２
ＤＩＭ１
ＤＩＭ２

２５ × ２

３０ × ２􀆰 ５

３０ × ２􀆰 ５

２５ × ２

２５ × ２􀆰 ５

２５ × ２􀆰 ５

２５ × ２􀆰 ５

２５
２１
２５
２１
２５
２１
２０
１６
２０
１６
２１
１７
２１
１７

　 　 注：ＤＩＭ１ 为截面外半径；ＤＩＭ２ 为截面内半径．

下数据对比如表 ２ 所示，优化后 ｂｅｎｄｉｎｇ 和 ｔｏｒｓｉｏｎ
工况下的最大位移减少了 １ ｍｍ 左右，ｓｈｅａｒ 工况

下最大位移减少了 ０􀆰 ５ ｍｍ 左右，ｂｅｎｄｉｎｇ 工况下

的最大应力基本保持不变，ｓｈｅａｒ 和 ｂｅｎｄｉｎｇ 工况

下最大应力均有所减少，均满足许用应力的要求．
从优化前后的质量可以看出车架质量减少了

１３􀆰 ７ ｋｇ，实现了轻量化的目的．

表 ２　 ３ 种工况下优化前后数据对比
Ｔａｂ． ２　 Ｔｈｒｅｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｄａｔａ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ

ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

工况
最大位移 ／ ｍｍ 最大应力 ／ ＭＰａ 质量 ／ ｋｇ
优化前 优化后 优化前 优化后 优化前 优化后

ｂｅｎｄｉｎｇ １􀆰 ４５５ １􀆰 ３４９ ３７􀆰 ６６ ３８􀆰 １３ ４２􀆰 ３ ２８􀆰 ６
ｓｈｅａｒ ２􀆰 ２０９ １􀆰 ８７６ １０９􀆰 ００ ８３􀆰 ３２ ４２􀆰 ３ ２８􀆰 ６
ｔｏｒｓｉｏｎ ６􀆰 ２９９ ５􀆰 ３７１ ３０７􀆰 ００ １８７􀆰 １０ ４２􀆰 ３ ２８􀆰 ６

４　 模态及试验分析

４􀆰 １　 模态分析

赛车在道路上行驶时，由于路面不平整和车
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轮不平衡会使车架产生随机振动［１２］，发动机工作

会使车架产生周期性受迫振动． 当车架的某阶固

有频率与激振频率相接近时，就会产生共振的现

象，严重的话会对车架造成损坏． 为了避免这种情

况的发生，对车架进行模态分析就显得尤为必要．
确定车架的固有频率和振型，验证其固有频率是

否避开上述振源的激励频率．
ＡＢＡＱＵＳ 被广泛地认为是功能强大的有限元

软件之一，可以分析固体力学、结构力学系统，特
别是能够处理非常庞大、复杂的问题和模拟高度

非线性问题． 在 Ｈｙｐｅｒ Ｍｅｓｈ 中将上述车架结构模

型导出． Ｉｎｐ 文件后，导入 ＡＢＡＱＵＳ 中，定义线性

摄动步后，计算优化后车架的固有频率和振型如

表 ３ 所示．

表 ３　 ６ 阶固有频率和振型

Ｔａｂ． ３　 Ｔｈｅ ６ ｏｒｄｅｒ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｎｄ
ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ

阶次 频率 ／ Ｈｚ 振型描述

７ ３４􀆰 ６１ 扭转振动

８ ６１􀆰 ４３ 横向摆动

９ ６９􀆰 ９８ 弯曲组合

１０ ７８􀆰 ９６ 后部摆动

１１ ９３􀆰 ８３ 弯曲摆扭

１２ １５１􀆰 ４３ 横向摆动

赛车在行驶时车架受到的外部激振源主要

有两种：一种是由于路面不平所造成的车轮不

平衡激振，在 １ ～ ２０ Ｈｚ 之间；另一种是发动机运

转时，工作冲程燃烧爆发压力和活塞往复惯性

力引起的简谐激励，该赛车采用发动机为本田

ＣＢＲ６００，在 限 制 进 气 后 的 最 高 转 速 可 达

１１ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ，发动机怠速时转速为 ２ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ，
常用的发动机转速为 ６ ０００ ～ １０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ，频率

计算公式：

ｆ ＝ ２ｎｚ
６０τ， （６）

式中：ｚ 发动机的缸数；τ 发动机冲程数；ｎ 发动机

的转速．
由式（６）计算得发动机怠速频率为 ６７ Ｈｚ，常

用的激励频率范围是 ２００ ～ ３３３ Ｈｚ．
车架前 １６ 阶弹性振动固有频率在 ３０ ～

１５０ Ｈｚ，避开了由于路面不平所造成的车轮不平

衡激振 ２０ Ｈｚ，也低于发动机常用工作频率 ２００ ～
３３３ Ｈｚ，发动机的怠速频率与固有频率保持在

３ Ｈｚ 差值之上，共振现象得到了很大程度上的避

免，该赛车车架结构设计合理．

４􀆰 ２　 试验分析

在不更换发动机及其动力传动系统、轮胎、
座椅等前提下，最终装配完整的赛车如图 １５
所示．

由于 ８ 字绕环测试所需场地面积小，如图 １６
所示，场地容易布置，对赛车横向和侧向加速能力

要求较高，通常作为新赛车的性能测试［１３］ ． 取同

一名赛车手与去年测试成绩对比如图 １７ 所示． 从
图中可以看出，同一车手优化前跑 ７ 次 ８ 字绕弯

测试的平均成绩为 ５􀆰 ４９ ｓ，优化后跑 ７ 次８ 字绕

弯平均成绩为 ５􀆰 ３０ ｓ，８ 字绕弯测试时间节省

了 ３％ ．

图 １５　 完整赛车图

Ｆｉｇ． １５　 Ｔｈｅ ｆｉｇｕｒｅ ｏｆ ｃｏｍｐｌｅｔｅ ｃａｒ

图 １６　 ８ 字绕环测试场地

Ｆｉｇ． １６　 Ｔｈｅ ｅｉｇｈｔ ａｒｏｕｎｄ ｔｈｅ ｒｉｎｇ ｔｅｓｔ ｓｉｔｅ

图 １７　 优化前后测试成绩对比

Ｆｉｇ． １７　 Ｔｅｓｔ ｓｃｏｒｅｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
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５　 结论

结构优化技术是当前 ＣＡＥ 技术发展的一个

热点，笔者运用拓扑设计和尺寸优化设计新车架．
在满足安全和使用条件下，优化后的车架质量减

少了 ３２％ ，通过模态分析技术，避开了由于路面

不平所造成的车轮不平衡激振和发动机常用工作

激振，使共振现象得到了很大程度上的避免，最后

进行 ８ 字绕环测试，时间节省了 ３％ ，从而实现了

车架的轻量化．
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