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某型电动轮自卸车车厢强度分析与尺寸优化设计
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摘　要：以某型 220 t 电动轮自卸车车厢为研究对象，利用 HyperWorks 建立了自卸车车厢的有限元模型，

对自卸车车厢的满载静止、满载转弯、满载制动、满载转弯制动、满载匀速及满载举升 6 种工况进行有限元

分析，并基于 Optimization 模块对车厢厢体结构进行了尺寸优化，以该自卸车车厢板块厚度作为设计变量，

在保证结构应力满足设计要求的前提下尽量减少车厢的质量，最终车厢整体质量降幅达到 22.9%，实现了车

厢轻量化设计目标。
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Strength Analysis and Size Optimization Design of a Certain Type of 
Electric Wheel Dump Truck Carriage

LEI Jie，NI Zhengshun，XIONG Tao，WANG Liuping，TANG Yinghong，MI Chengji
（College of Mechanical Engineering，Hunan University of Technology，Zhuzhou Hunan 412007，China）

Abstract：Taking a 220 t electric wheel dump truck as the research object, a finite element model has been 
established, followed by a finite element analysis of six working conditions of the dump truck carriage: full load 
stationary, full load turning, full load braking, full load turning braking, full load constant speed, and full load lifting. 
Based on the Optimization module, the size of the carriage structure is optimized, with the thickness of the dump truck 
carriage plate as the design variable so as to minimize the weight of the carriage as much as possible while ensuring 
that the structural stress meets the design requirements. Thus the overall mass of the final carriage decreases by 22.9%,
achieving the goal of lightweight design for the carriage.
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1 研究背景

电动轮自卸车是一种大型的非公路运输车辆，因

其装载质量大、工作性能稳定成为矿山场所主要运输

工具。随着国内各大中型露天矿的大规模建设和投

产，电动自卸车的需求量不断增加。然而，由于电动
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自卸车的结构复杂且整车质量较大，且常常需要在特

殊多变的道路条件下行驶，因此，在这样的工作环境

中电动自卸车经常会发生扭转、弯曲等变形现象。车

厢作为矿用自卸车最重要的承载部分，其结构设计对

整车性能有着重要的影响 [1]。自卸车车厢的质量占整

车质量的比例很大，对自卸车的油耗影响较大。因此，

如何在保证自卸车车厢强度的情况下减轻车厢质量，

成为自卸车领域发展所需解决的重要问题 [2]。

近年来，随着计算机科学的迅速发展，将有限元

仿真分析与尺寸优化的数学模型相结合，得到最优结

果集，使尺寸优化方法的实现变得更加快速、方便、

准确和可靠 [3]。国内外学者对尺寸优化设计进行了较

多的研究。Pan Y. J. 等 [4] 将尺寸优化方法应用到汽车

电池组外壳的开发设计中，优化后的电池组外壳结构

具有 10.41% 的轻量化增益，同时增强了电池组的动

态性能。Zhao X. H. 等 [5] 对精冲机机架进行了灵敏度

分析，并采用尺寸优化法对机架进行优化，使得机架

质量减轻了 12.94%。Li C. 等 [6] 采用尺寸优化的方法

对某汽车横梁进行轻量化设计，获得了横梁零件的最

佳材料分布，使得优化后的横梁强度满足设计要求，

且质量减轻了近 40%。叶辉等 [7] 将尺寸优化方法应

用到汽车车身轻量化的开发设计中，以车身零部件结

构的板厚为设计变量，以车身刚度为约束条件，将目

标定义为车身质量最小进行优化计算，优化结果满足

设计要求，且车身质量减轻了 14.8 kg。王旭飞等 [8]

针对电动客车车身，利用有限元软件对车身进行静

力学分析和模态分析，采用尺寸优化方法对其进行

轻量化设计，优化后的客车车身骨架总质量下降了

339 kg。柳占宇等 [9] 以某型动力集中式动车组车体牵

引梁为例，采用尺寸优化方法对其进行轻量化设计，

以牵引梁的板厚为设计变量，以符合安全条件为约束

条件，以牵引梁质量最小为优化目标进行优化设计，

优化后质量降幅达到 50.9%，且减重优化后牵引梁满

足设计要求。吴青龙等 [10] 将尺寸优化方法应用到塔

式起重机吊臂的布局设计中，以腹板半径为设计变

量，臂架顺应性为目标函数，动臂物料体积为约束条

件，建立尺寸优化数学模型。通过将原动臂与优化后

动臂进行比较，尺寸优化方法可以有效减少动臂质

量，增加动臂刚度，降低变形和结构应力水平。

以上研究成果表明，尺寸优化技术已在许多结构

轻量化设计方面得到应用。但是利用尺寸优化设计方

法，实现自卸车车厢结构轻量化设计研究的文献报道

相对较少。基于以上分析，本文以某型 220 t 自卸车

车厢作为优化设计对象，建立车厢的三维模型和有限

元模型，并应用 CAE 分析软件 HyperWorks 对满载状

态下的车厢在 6 种不同工况下进行有限元分析，得到

车厢的应力分布云图。依据强度计算理论，在上述工

况下，车厢强度安全系数较高，存在质量冗余问题，

故需对车厢进行尺寸优化设计，并对其合理性进行分

析校核，保证在满足强度要求的前提下达到减重目标。

2 理论基础

2.1 第三强度原则

σ1 为第一主应力且为最大应力 σmax；σ3 为第三主

应力且为最小应力 σmin；过一点的所有截面上切应力

最大值 τmax 为

                        。

当最大切应力 τmax= 时材料出现屈服，于是

得屈服准则为 ，将正应力 σs 换为许

用应力 σ，得到按第三强度理论建立的强度条件为

。                

2.2 尺寸优化设计

设计变量为 x，其目标函数 f (x)、约束函数 gu(x)
和 hv(x) 是最优设计的 3 个元素。本文中的设计变量

是侧板、前板、底板、U 型梁的壳单元厚度，表示

为 X=[x1, x2, …, xn]；目标函数表示为 f (X)=f (x1, x2, …, 
xn)；约束函数是设计变量选择的约束条件，其形式

有不等式约束 gu(X) 和等式约束 hv(X)。一般优化设计

问题的数学模型可以表示如下：

                         

式中：u 和 v 为未知数的个数；m 和 p 为维数（设计

的自由度）；D 为定义域。

当 m=p=0 时称为无约束优化问题，m≠p≠0 称

为约束优化问题。f (X)、gu(X) 和 hv(X) 都是线性函数，

称为线性优化问题；f (X)、gu(X) 和 hv(X) 其中有一个

是非线性函数，称为非线性优化问题 [11]。

3 电动轮自卸车车厢有限元模型建
立与验证

3.1 电动轮自卸车车厢几何模型建立

矿用自卸车车厢一般由底板、侧板、前板、U
型梁等组成，各部分均采用钢板焊接而成。其中底

板厚度为 20 mm、前板厚度为 15 mm、侧板厚度为

10 mm、前端板厚度为 5 mm、U 型横梁厚度为 12 
mm、U 型纵梁厚度为 15 mm。根据某公司提供初

始的车厢图纸，建立的自卸车车厢原始模型如图 1
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所示。

在保证有限元分析可靠的基础上，可根据有限

元分析前处理及求解器特点在保证车厢主要力学特

性的前提下对其进行适当简化，主要简化原则如下：

1）省略一些非承载件及装饰件，如装饰灯、尾部链

条；2）建模过程中对于一些施加载荷和约束的工艺

孔要精准布置，非重要工艺孔可省略；3）对于车厢

骨架上某些形状不规则的构件可在保证受力条件下

适当简化。简化后建立的自卸车车厢模型如图 2所示，

后续将以该模型为对象进行有限元分析。

3.2 有限元模型建立

Hypermesh 软件是美国 Altair 公司开发的一款有

限元分析软件，其特点是它具有强大的有限元网格划

分前处理功能，同时使用方便灵活，并能够与众多

CAD 软件和有限元求解器进行数据交换，可以直接

将车厢三维模型导入 Hypermesh 中。

3.2.1 材料属性

车厢母材为低合金高强度结构钢，整体由若干块

钢板焊接而成，表 1 所示为车厢材料参数。

3.2.2 网格划分

分析车厢整体尺寸，车厢板材主体尺寸远大于

厚度方向尺寸，故采用壳单元 Pshell 在 Optistruct 中
对车厢板块结构进行离散。散装货物是车厢主要载

荷。根据相关标准对散货建模，采用 Pmass 质量单

元进行离散化，自卸车正常工作过程中货物和车厢

保持相对静止状态，即货物和车厢无相对位移，通

过质量单元和车厢节点耦合，将货物重力传递到车

厢 [12]。另外，橡胶垫用Psolid实体单元进行结构离散。

根据堆装的体积及载质量，货物质量为 220 t。根据

上述要求划分的网格模型单元数量为 153 872，节点

数量为 145 919，网格模型见图 3。

3.2.3 有限元分析边界条件

满载静止、制动、转弯、转弯制动、匀速等 5 种

工况下车厢未被升起，车厢底部纵梁直接与橡胶垫接

触，故这 5 种工况下将橡胶垫下表面定义为零位移约

束；同时定义斗铰支孔径向和侧向零位移约束，如图

4 所示。

满载举升工况，即车厢刚被举起时，对斗铰支孔

和举升缸支座孔进行全约束，如图 5 所示。

3.3 计算结果及评价

定义车厢材料参数和 6 种工况的边界条件后，提

交Optistruct计算可以得到6种工况下的静力分析结果。

图 1 车厢整体模型

Fig. 1 Overall model of the carriage

图 2 简化后的车厢模型

Fig. 2 Simplified carriage model

表 1 车厢材料参数

Table 1 Parameters of carriage materials

材料名称 弹性模量 / GPa 泊松比 密度 /（kg . m-3) 屈服强度 /MPa

车厢材料 203 0.3 7 800 700

橡胶材料 420 0.499 1 000 -

图 3 车厢网格模型

Fig. 3 Carriage mesh model

图 4 车厢未升起时约束

Fig. 4 Restraint condition with the carriage lowered

图 5 车厢升起时约束

Fig. 5 Restraint condition with the carriage raised
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3.3.1 车厢静力分析强度结果

满载静止工况主要研究自卸车在平整路面静止

时的受力；满载匀速工况主要研究自卸车在平整路

面匀速行驶时各部分的受力情况；满载转弯工况主

要用来模拟自卸车

在急转弯时，在离

心力作用下，分析

车厢各部分的受力

状态；满载制动工

况模拟自卸车在紧

急制动时，在惯性力

作用下，车厢各部分

的受力状态。其中车

厢在满载匀速工况

主应力分布云图见图

6。车厢各工况主应

力云图见图 7。

综合考虑自卸车在实际中的典型工况，上述工况

的加载方式如下：1）满载静止工况。工作条件是自

卸车以静止或恒定速度运行，在这种工作状态下，车

厢上的负荷是载质量和车厢自重的总和，惯性加速

度取 9.8 m/s2，方向向下。2）满载匀速工况。行驶方

向的加速度取 1.39 m/s2，垂直加速度取 9.8 m/s2，方

向向下。3）满载转弯工况。考虑侧向离心力作用，

侧向加速度取 2.94 m/s2，垂直加速度取 19.6 m/s2。

4）满载制动工况。行驶方向加速度取 -1.39 m/s2，垂

直加速度取 11.76 m/s2。5）满载转弯制动工况。侧向

加速度取值 2.94 m/s2，行驶方向加速度取 -1.39 m/s2，

垂直加速度取19.6 m/s2，方向向下 [13]。6）满载举升工况。

此工况是满载下车厢刚被液压举升缸举起状况，此时车

厢处于静止状态，故仅考虑重力加速度，取 9.8 m/s2。

3.3.2 车厢静力分析位移结果

静态变形是衡量车厢刚度水平的一个标准，车厢

6 种工况位移云图如图 8 所示。

3.4 车厢有限元模型验证

为验证车厢有限元模型的准确性，进行了车厢应

变测量实验，通过应变片测量车厢相应测点的应变数

据，并与仿真数据对比。

图 6 满载匀速工况主应力

分布云图

Fig. 6 Cloud map of principal 
stress distribution under the full load 

uniform speed working condition

e）满载举升工况

图 7 不同工况的主应力云图

Fig. 7 Principal stress cloud map under different 
working condition

          a）满载静止工况                     b）满载转弯工况

          c）满载制动工况                   d）满载转弯制动工况

        e）满载举升工况                    f）满载匀速工况

图 8 不同工况的位移云图

Fig. 8 Displacement cloud map under different 
working conditions

          a）满载静止工况                    b）满载转弯工况

        c）满载制动工况                d）满载转弯制动工况
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自卸车工作环境的道路多为坑洼路面，高低起

伏，环境恶劣，实验工况测试路面最大坡度为 17%，

最小转弯半径为 17 m。

MOPS（miuion operation per second）强度测试

系统连接半桥应变片和温度补偿片，所有测点均在空

载状态下贴片。测点 J5-1 位于左侧车厢铰链支座内

侧立板与车厢横梁连接处，如图 9a 所示，对应仿真

测点为 U 型纵梁铰链支座孔左侧。测点 J5-2 位于右

侧车厢铰链支座内侧立板与车厢横梁连接处，如图

9b 所示，对应仿真测点为 U 型纵梁铰链支座孔右侧。

现场根据各测点引线长度、应变片的灵敏度和

电桥连接方式，使用 HBMK3602 标准应变校准仪对

应变片进行校准。本试验中使用的应变花灵敏度系

数为 2.12。测试时，各点应变信号经放大、滤波、

A/D 转换成数字量后进入计算机分析系统，并利用德

国 Caesar 公司的 MLab、MGraph 信号采集分析软件

进行分析处理。整个系统按照 GB/T 27025—2008《校

准和检验实验室能力的通用要求》检验规程进行了校

验 [12]。在每个测点均匀粘贴 45°应变花，最大主应

力中杨氏模量 E 取 2.07×105 MPa，泊松比 μ取 0.27。
电动轮自卸车车厢等钢结构选用钢板材质为

Q690 高强度低合金调质钢，σb 为 840 MPa，屈服强

度 σs 约为 700 MPa，按许用应力安全系数取 1.5 考虑，

许用应力 σa 值约为 466 MPa。根据以上要求所得 6
种工况的实验值与仿真值如表 2 所示。

通过实验值与仿真值的对比可以看出两者数据

相差不大，验证了有限元模型的准确性，为后续进行

尺寸优化设计奠定了基础。

4 车厢强度分析

6 种工况的强度分析基本反映出车厢的强度水

平，最大应力出现在纵梁的斗支孔处，6 种工况的

最大应力为 558 MPa，小于所用材料的屈服强度 700 
MPa，因此整个车厢基本能符合设计的要求。根据第

三强度理论和许用应力 σa 值约为 466 MPa 计算安全

系数，计算结果见附表 1。
由附表中数据可知，在上述工况下，车厢强度安

全系数较高，存在质量冗余问题，因此需要对车厢进

行轻量化设计。

5 车厢尺寸优化设计

为 了 优 化 自 卸 车 厢 钢 板 的 厚 度， 需 要 在

Optistruct 中设定设计变量、目标函数和约束函数等

参数，具体设定步骤如下 [10]：

1）定义设计变量 x。根据有限元分析考虑将车

厢侧板、前板、底板、U 型梁等对车厢优化目标影响

较大的板厚定义为设计变量，依据设计要求允许的变

动范围对设计变量进行取值，如表 3 所示。

2）将设计变量与壳单元的厚度属性相关联。

3）定义响应。在响应（Responses）子面板中定

义质量（Mass）和应力（Von-Mises）两个响应。

4）定义目标函数。定义质量最小化为目标函数，

选择目标（Objective）面板，将质量响应（Mass）定

义成目标函数。

5）定义约束。由于车厢板块材料的屈服极限为

700 MPa，将车厢板块上的 Von-Mises 应力的最大值

设定为 700 MPa。
根据车厢强度分析结果，选择应力最大的满载

转弯制动工况进行厚度优化，经 Opstistruct 优化迭代

14 次得到车厢板块的厚度值，优化前后车厢板块厚

度结果见表 4，优化结果云图如图 10 所示。

图 9 测点布置示意图  
Fig. 9 Measurement point layout schematic diagram

                a）测点 J5-1                              b）测点 J5-2

表 2 不同工况下的实验值与仿真值 
Table 2 Experimental and simulation values under different 

working conditions

测试工况

测  点

J5-1 J5-2
仿真值 /

MPa
测试值 /

MPa
相对

误差 /%
仿真值 /

MPa
测试值 /

MPa
相对

误差 /%
满载静止 102 095 7.4 107 098 9.2

满载转弯 271 285 4.9 189 195 3.1

满载制动 108 115 6.1 116 111 4.5

满载转弯制动 230 221 4.1 156 162 3.7

满载举升 241 253 4.7 238 244 2.4

满载匀速 114 107 6.5 119 108 1.1

表 3 车厢设计变量

Table 3 Carriage design variables mm

名称 初始值
厚度变化范围

下限 上限

底板 20 30.0 10.0
前板 15 07.5 22.5
侧板 10 05.0 15.0

U 型横梁 12 06.0 18.0



23雷 杰，等　　某型电动轮自卸车车厢强度分析与尺寸优化设计第 3 期

将优化后的结果重新进行仿真分析，得到的分析

结果如表 5 所示。从表中可以看出优化后的车厢在不

同的工况下应力都有一定幅度的上升，但仍满足车厢

的使用要求，而车厢质量降幅达到了 22.9%，满足了

轻量化设计要求。

6 结语 
本文以某型电动轮自卸车车厢作为研究对象，建

立了车厢的三维模型和有限元模型，并应用 CAE 分

析软件 HyperWorks 对车厢在不同工况下进行了有限

元强度分析，得到车厢的应力分布云图。依据强度

计算理论，在上述工况下，车厢强度安全系数较高，

存在质量冗余问题，故需对车厢进行轻量化化设计，

基于 Optimization 模块对车厢厢体结构进行尺寸优化

设计，以该自卸车车厢板块厚度作为设计变量，在保

证结构应力满足设计要求的前提下尽量减少车厢的

质量，最终优化后的车厢质量降幅达到 22.9%，将优

化后的各工况应力结果与优化前对比满足强度要求，

实现了车厢轻量化设计目标。
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表 5 优化前后各工况应力结果对比

Table 5 Comparison of stress results under various working 
conditions before and after optimization

工况
优化前最大
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附表 1 各工况下车厢应力及变形结果

Table 1 Stress and deformation results of the carriage under various working conditions

名称结构
最大应力 /

MPa
最大变形量 /

mm
许用应力 /

MPa
安全

系数
名称结构

最大应力 /
MPa

最大变形量 /
mm

许用应力 /
MPa

安全

系数

满载静止车厢总成 171.0   6.33   700     4.09 转弯制动车厢总成 558.0 13.10   700     1.25
满载静止车厢边板     5.4   1.09   700 129.00 转弯制动车厢边板   14.0   3.70   700   50.00
满载静止车厢底板   98.0   0.92 1 100   11.20 转弯制动车厢底板 216.0   3.10 1 100     5.09
满载静止车厢前板   33.9   1.70   700   20.60 转弯制动车厢前板   66.5   4.30    700     10.50
满载静止车厢顶板   42.7   6.59   700   16.30 转弯制动车厢顶板   88.8 14.70   700     7.80
满载静止横梁总成   92.6   2.54   700     7.50 转弯制动横梁总成 228.0   5.10   700     3.07
满载静止纵梁总成 171.0   2.13   700     4.09 转弯制动纵梁总成 558.0   5.10   700     1.25
满载静止斗支孔 171.0   2.13   700     4.09 转弯制动斗支孔 558.0   5.10   700     1.25

满载转弯车厢总成 546.0 14.20   700     1.28 满载举升车厢总成 246.0   5.80   700     2.84
满载转弯车厢边板   14.0   3.60   700   50.00 满载举升车厢边板 104.0   0.73   700     6.73
满载转弯车厢底板 546.0 14.20 1 100     2.01 满载举升车厢底板 147.0   0.63 1 100     7.48
满载转弯车厢前板   62.5   4.10   700   11.20 满载举升车厢前板 246.0   5.80   700     2.84
满载转弯车厢顶板   88.7 14.20   700     7.89 满载举升车厢顶板 246.0   5.80   700     2.84
满载转弯横梁总成 219.0   5.10   700     3.19 满载举升横梁总成 246.0   5.80   700     2.84
满载转弯纵梁总成 546.0   4.80   700     1.28 满载举升纵梁总成 246.0   5.80   700     2.84
满载转弯斗支孔 546.0   4.80   700     1.28 满载举升斗支孔 246.0   5.80   700     2.84

满载制动车厢总成 260.0   7.16   700     2.69 满载匀速车厢总成 175.0    6.78   700     4.00
满载制动车厢边板     6.2   0.99 700 112.90 满载匀速车厢边板     5.8   1.16   700 120.00
满载制动车厢底板 104.0   0.88 1 100   10.50 满载匀速车厢底板 107.0   0.94 1 100   10.20
满载制动车厢前板   32.4   1.62   700   21.60 满载匀速车厢前板   35.2 1.82   700   19.80
满载制动车厢顶板   51.6   7.16   700   13.50 满载匀速车厢顶板   43.2   6.78   700   16.20
满载制动横梁总成 100.0   7.74   700     7.00 满载匀速横梁总成 105.0   2.49   700     6.67
满载制动纵梁总成 260.0   2.09   700     2.69 满载匀速纵梁总成 175.0   2.25   700     4.00
满载制动斗支孔 260.0   2.09   700     2.69 满载匀速斗支孔 175.0   2.25   700     4.00


