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摘要针对车轮动态弯曲疲劳试验建立了两种轿车车轮的静态线性有限元模型，它们可以有效地用来确定车轮结

构的危险点，即结构中计算应力(von Mises应力)比较大的点。结构危险点的计算应力反映该处的应力集中程度。对车

轮结构上计算应力较大的测点进行实验应力分析，验证有限元分析结果。对结构危险点的应力状态进行分析，有助于预

测车轮疲劳裂纹的发生方向和引起疲劳损伤的主要应力循环，在所研究的车轮结构中也就是沿着车轮径向的正应力变

程。分析还表明，在动态弯瞌疲劳试验中，车轮结构各点所承受的可能是非对称应力循环。

美t词汽车车轮有限元分析疲劳应力集中
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l引言 2车轮结构的有限元建模

车轮是汽车的重要部件，汽车与地面之间的所有

相互作用力和力矩(例如驱动力、制动力、侧向力、垂直

力、回正力矩等)都通过车轮传递，所以车轮对汽车的

多种性能有重要影响，特别是安全性和可靠性。除此

之外，车轮还是汽车外观的重要组成部分。普通意义上

的车轮包括橡胶轮胎和金属轮辋一轮辐总成两大部分。

下面所提到的和研究的车轮只是其中的金属轮辋一轮

辐总成。车轮的技术发展方向是在保证足够强度和可

靠性的前提下，尽可能减轻其质量和美化其外观。某车

轮制造厂生产钢制车轮，为改善其外观，对原有产品的

结构进行了改变，图1示出新、老结构车轮的示意图，它

们都是用钢板冲压、焊接而成的轿车车轮。结果发现，

新结构车轮达不到动态弯曲疲劳试验的标准。本文正

是针对该新结构车轮的结构改进问题进行研究的。

车轮动态弯曲疲劳试验是国际上通行的、标准的

试验方法，也被我国作为国家标准(中华人民共和国国

家标准GB，T 5334一1995，轿车钢制车轮性能要求和试

验方法)采用，用于检验车轮产品的耐久性与可靠性。

为了能够快速、有效、低成本地实现车轮结构的改

进，提高车轮疲劳寿命，国内、外一般都采用有限元分

析方法来指导车轮结构的改进设计过程，针对动态弯

曲疲劳试验建立车轮的有限元模型“。1。

由于车轮的几何形状复杂，作者认为，其中的应力

集中导致局部高应力区可能是使车轮发生疲劳损坏的

主要原因，可以采用改进结构局部几何形状的方法来

提高车轮疲劳寿命。所以，本文的研究方法是根据车

轮动态弯曲疲劳试验中的加载和约束边界条件建立车

轮的静态线性有限元模型，以快速发现结构中的高应

*加∞嘣收到初稿，姗lll3收到修改稿。
H王霄锋，男，19∞年1月生．河北省深泽县人，汉族。清华大学汽车工程系副教授，博士。研究方向为汽车厦其零部件的疲劳和可靠性试验与

分析、统计质量控制、汽车转向系统分析与设计。
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力区．为进行局部几何形状改进，降低这些区域的应力

集中，提高疲劳寿命创造条件。

应用有限元分析软件包A如r分别建立新、老结构

车轮的有限元模型。由于新、老结构车轮都是用钢板

冲压、焊接而成，且钢板较薄——厚度为2．65 nm至

4．60 t一，所以建模采用板壳单元。材料弹性模量取
为2．07x l舻MPa，泊松比取为0．3。

图2示出老结构车轮的有限元模型，其中对轮辋

两侧板壳单元的所有结点的6个自由度都加以约束；

建立加载轴的有限元模型，加载轴的长度为O 57 m，

在其末端施加载荷(4 420 N的力平均分配，施加在轴

末端的各个结点上)，以尽可能逼真地模拟实际试验中

的情况=鉴于在动态弯曲疲劳试验中疲劳裂纹都出现

在几何形状复杂的轮辐部分．所以该处单元划分较细，

其他部分划分较粗，特别是加载轴的单元划分更粗，因

为对其应力分布不感兴趣，只是利用其施加载荷。在

建模中尽可能利用精度较好的四边形板壳单元，只是

在一些不太重要的粗、细单元过渡处利用三角形单元，

新结构车轮的有限元建模

方法与此类似

3车轮结构有限元模型

计算结果及其分析

出于车轮儿何形状复

杂，在试验载荷作ILfj下结构

处于复杂应力状态，所以用

von Mises应力作为汁算应

力。图l示出有限元分析

确定的最大虚力点，其中老

结构车轮的最大应力点在

轮辐上的4点附近，最大

汁算应力值为335 MPa；新

结构车轮的最大应力点G

也在轮辐上，最大计算应力

值为550 MPa：所用轮辐

材料的强度极限“一450 MPa，屈服极限口。一340

MPa，即使考虑到在轮辐成型过程中由于冷作硬化会

使材料的屈服极限a、有所提高，但也不会超过强度极

限d。。450 MPa。所以，新结构车轮中的最大计算应力

550 MPa是非真实的，它是在线性假设条件下计算出

来的，只取决于结构几何形状和所取的、以为不变的材

料弹性模量，而材料性能实际上已经进入非线性区域。

这个计算应力实际上反映该处的理论应力集中系数较

大，该处可能是疲劳裂纹首先出现的区域．在实际进

行的动态弯曲疲劳试验中，无论是老结构的车轮还是

新结构的车轮，上述最大计算应力点正是最经常发生

疲劳裂纹的区域。这表明，利用上述静态线性有限元

分析方法确定疲劳裂纹易发区域是有效的而且，新

结构车轮的最大计算应力明显高于老结构车轮，其疲

劳寿命也明显低于老结构车轮，不及老结构车轮寿命

的四分之一。这也表明，通过局部几何形状修改，降低

上述危险点的最大计算应力，也就是缓和应力集中，是

提高疲劳寿命的有效途径。对经过上述修改的车轮结

构建立类似的有限元模型，可以通过观察结构危险点

上最大计算应力降低的程度来检验所做结构修改的有

效性。

4车轮结构的静态实验应力分析

为了检验有限元分析结果的正确性和分析车轮结

构的应力状态，进行了静态实验应力分析。装夹、加载

方式与工厂所采用的动态弯曲疲劳试验系统相同，只

是在试验中车轮不旋转。由于车轮结构形状复杂．在

试验载荷作用下结构处于复杂应力状态．所妣采用45。

角应变花测量结构应力。图l示出在老结构车轮上粘

贴各个应变花的位置，它们是有限元分析给出的计算
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应力较大的点。在车轮正面共贴有A、B、c、

D、E五个应变花，其中A点最靠近最大计算

应力点；在与曰点相对的钢板背面贴有应变

花，。图3示出各个应变花中三个应变计的

布置，其中2号应变计方向沿着圆周切线方

向，也就是x轴方向，l，轴方向总是沿从车轮

中心向外；l号应变计方向与x轴方向成

+450角；3号应变计方向与x轴方向成一450

角。

测量各个应变花信号的方法：首先转动车

轮使某个应变花处于最低位置(下方向)，测量

、 ，

、 ，
I f

应变花^、c、，的情况 应变花口．D、￡的情况 日角丧币主应力的方位
(抽e 0f ros州幅^，c，，ca虻0f咖e|Ies日，D，E 目15t|Ie p叫*lpal蚰西e

肿是车轮中心

∞is小e c自m 0f幽E wi_d

图3应变花中各个应变计的方向

FiB 3 嘶6m of e讪““和Il铲0f出e曲血T∞e仕e

其信号；然后将车轮沿顺时针方向依次旋转90。、180。

和前0。，分别测量该应变计在这些位置(左方向、上方

向和右方向)时的信号。为改善测量准确度，各个应变

花在每个位置都重复测量两次信号，取其平均值作为

测量值。表l示出各个应变花的测量值和利用其计算

出的v一^Ii一应力。计算公式如下㈨
E ， 、

。l·2 2玎而L8l+8 3 J 2
瓦鲁弋以iiF币■哥(1)面了而√L5，一8z J‘+‘6，一8：J‘⋯
厂了———————————————一

d、=√专[dl 2+∞2+(dI一口2)2] (2)

％2南[(1一户)e：+产(￡-伯)](3)
dl=^[一(1一户)￡2+(￡|+￡3)](4)
I一“

啊2一南(e，一e，) (5)

taIl(2日)=一2锄／(卟一唧) (6)

其中e。是1号应变计的测量值，￡：是2号应变计的测

量值，e，是3号应变计的测量值，a。是v衄Mises应力，

弹性模量E=2．07×1驴^吼，泊松比口=0．3。
表2示出有限元计算von Mises应力相对于测量

值(如表1所示)的相对误差。从表2所示的计算应力

相对误差项可以看出，对于应力绝对值较大的』4、B两

个测点，相对误差都在15％以内，特别是对应力水平

最高的上、下方向两个位置，相对误差不到lo％，这表

明所建立的有限元模型可以比较准确地求出结构危险

点的应力值，比较可靠地确定结构危险点的位置。对

于比较靠近车轮中心的c点，相对误差较大．这可能

与其应力绝对值较小有关。另外，如表l所示，对于径

向位置相近的B、D、E三点，在应力水平最高的上、下

方向两个位置时，它们之间的测量值差别不大；而在应

力水平较低的左、右方向两个位置时，它们之间的测量

值差别较大。所以，一般当应变花处于左、右方向位置

时相对误差较大，其原因可能是其应力绝对值较小，并

且对试验时车轮放置的角位置误差较敏感。实际上，

在所作的试验中确实不能比较准确地确定车轮的角位

置，这是一个试验误差来源。

从表1可以看出，对于口、F两个应变花(口贴在

车轮钢板的外表面，，贴在与B相对的内表面)，在应

力水平最高的上、下两个位置时，F点的测量应力都比

B点的相应测量应力大。这表明，在试验中车轮内表

面材料的应力大于外表面，疲劳裂纹将首先在车轮内

表面出现。这与试验结果是吻合的，在动态弯曲疲劳

试验中疲劳裂纹确实首先在车轮内表面出现。

从表l和表2还可以看出，对于各个测点，当它们

处于下方向和上方向位置时，其应力水平最高。同时，

对于各个测点，当它们处于上方向位置时其测量应力

以及计算应力水平都明显比处于下方向位置时高。这

表明在动态弯睦疲劳试验中，车轮结构中各点所承受

的是非对称应力循环。

寰l备十应变花的测量值￡，、￡2、q(胆I和利用它们计算出的瑚晦蝴应力一，(她l
T曲．1 Tkm鼬咖“n妯矗el、e2、￡3(烨)0f鼬m0啪e删血e伽m印咀曲噜咖M■蕾岫d，fMPa)

醚长
7

l，}t}}}FitrirtE●F●r#

；．§

  万方数据



第24卷第l期 王霄锋等：汽车车轮结构强度分析 ∞

裹3随着车轮转动当^、’’点分别处于下方向、左方向、上方向和右方向位置肘的应力状态

(d，、西是主应力；口J、口，是正应力．r¨是切应力。口角衰示主应力的方位)

T曲．3 1he蝴蜘0f脚^枷F岫曲制蝴岫岬珊h峨蛔盯。M．啊。砌蛐脚船恤抽I蛐
(山、d：—_P而畦如■对哩日，瞄；dv、dl一110刊蛐㈣．fn—如r曲嗍．a—加—即ht‘啊．-呼e 0fp呻l劬r懈．黛r懈t咄：MPh；柚出l础：【疆Ⅺ

5车轮结构应力状态分析 6结论

为了初步研究车轮在动态弯曲疲劳试验中所承受

的应力循环情况和疲劳破坏的机理，应用测量应力数

据对老结构车轮上应力水平比较高的A、，点的应力

状态进行分析，即确定随着车轮转动，当A、F点分别

处于下方向、左方向、上方向和右方向位置时的应力状

态：分析应用的公式为式(1)至式(6)，坐标系如图3

所示表3示出分析结果。

从表3可以看出，当A、F处于应力水平最高的下

方向、E方向位置时．主应力方向与正应力一。、o，之间

的夹角口较小(不超过6．5。)，并且主应力d，、啦与正

应力一。、一，在数值上相当接近。所以，可以相当好地

近似认为正应力一。、一，就是主应力，而且它们的极性

保持相同，分别处于双向压缩和双向拉伸应力状态。

还可以看出，当A、F点从下方向转动到上方向位置

时，y方向的应力变程较大，分别为(353．1+265．5)=

618．6(A点)和(328．7+246．9)=575．6(F点)；x方向

的应力变程较小，分别为(295．7+228．9)=524．6(A

点)和(90．9+74．3)=165，2(F点)。这表明，在动态

弯曲疲劳试验中，车轮结构危险点在y方向，也就是

沿着车轮径向方向，所受到的疲劳损伤最大。这与试

验结果是吻合的，在动态弯曲疲劳试验中车轮多在A

点附近发生沿着圆周方向的裂纹。所以，上述车轮结

{旬应力状态分析有助于预测车轮疲劳裂纹的发生方向

和引起疲劳损伤的主要应力循环，在本问题中也就是

沿着车轮径向的正应力变程。但是，上述应力变程是

在静态加载情况下得到的，在数值上可能与在动态弯

曲疲劳试验中的有一定差别。

1)针对动态弯曲疲劳试验所建立的车轮静态线性

有限元模型，可以有效地用来确定车轮结构的危险点，

即结构中计算应力(von Mises应力)比较大的点：结构

危险点的计算应力反映该处的应力集中程度。这为采

用局部几何形状修改，降低危险点的应力集中，提高疲

劳寿命提供了依据。对经过上述修改的车轮结构建立

类似的有限元模型，可以通过观察结构危险点上最大

计算应力降低的程度来检验所做结构修改的有效性。

2)对车轮结构上计算应力较大的测点所进行的实

测应力分析表明，当它们处于上方向和下方向位置时

应力水平最高，并且与有限元计算值比较接近，但应力

是不对称的。这表明，在动态弯曲疲劳试验中，车轮结

构中各点所承受的可能是非对称应力循环：

3)所做的结构危险点应力状态分析有助于预测车

轮疲劳裂纹的发生方向和引起疲劳损伤的主要应力循

环，在所研究的车轮结构中也就是沿着车轮径向的正

应力变程。本文所作研究工作为进一步研究车轮结构

的疲劳损伤机理和结构改进方法打下了一定基础。
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