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摘   要： 基于有限元分析和性能测试对铝合金汽车轮毂进行轻量化设计 . 首先，利用 ANSYS Workbench

对轮毂模型进行结构静力学分析，得到车辆静止满载状态下轮毂的应力和变形分布规律 . 其次，通过对轮毂

前 6 阶模态的分析，得到轮毂各阶固有频率和变形量，并探明轮毂在发动机和路面激励下的共振规律 . 然后，

在轮毂弯曲疲劳、径向疲劳和冲击仿真的基础上，对轮毂轮辐进行拓扑优化以获得轻量化轮毂模型 . 最后，对

轻量化轮毂进行性能试验，并将轻量化轮毂与原始轮毂的试验结果进行对比，分析优化前后的轮毂各项性能

的变化，确保轻量化后的轮毂模型符合强度要求 .
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Abstract： Based on the finite element analysis and performance testing， the lightweight design of 
aluminum alloy wheel hub is carried out.  Firstly， the structural static analysis of the wheel hub 
model is carried out to obtain the stress and deformation distribution of the wheel hub under the 
static full load state of the vehicle using ANSYS Workbench.  Secondly， through the analysis of 
the first six‑order modes of the wheel hub， the natural frequency and deformation of each order of 
the wheel hub are obtained， and the resonance law of the wheel hub excited by the engine and the 
road is proved.  Then， according to the wheel hub’s bending fatigue， radial fatigue and impact 
simulation tests， the topology optimization of the wheel hub spokes is carried out and a 
lightweight wheel hub model is obtained.  Finally， the lightweight wheel hub is tested again， and 
the testing results of the lightweight wheel hub and the original wheel hub are compared to obtain 
the performance changes of the wheel hub before and after optimization， so as to ensure that the 
lightweight wheel hub model still meets the requirement for strength.
Key words： wheel hub； lightweight design； topology optimization； finite element analysis； 
performance test

随着有限元分析技术的快速发展，越来越多

研究者将该技术应用于汽车零部件的制造 . 在国

外，Ridha［1］对轮毂进行有限元分析，分析了轮毂

应力分布情况，并对轮毂材质分布进行了优化；
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Shah 等［2］综合考虑设计约束、安全系数、可制造

性等因素，对轮毂进行设计优化，并验证设计结

果的可靠性；Käumle 等［3］开发了一种使用快速成

型系统进行疲劳测试的方法；Topaç 等［4］在轮毂寿

命分析实验中发现了轮辐在疲劳中的薄弱位置；

Muthuraj 等［5］使用所需疲劳强度对实验应力分析

和 有 限 元 分 析 的 结 果 进 行 了 关 联 ；Karandikar

等［6］通过疲劳寿命分析得到轮毂最小疲劳寿命

值 . Ferran 等［7］研究了轮辐厚度对汽车质量的影

响；Abe 等［8］研究了轮辐拉伸过程，并得到壁厚分

布与轮辐强度之间的关系，提出了一种壁厚分布

优化方案，对轮毂轻量化设计具有重要意义 . 在

国内，秦德申［9］于 1989 年对轮毂进行有限元分

析 . 由于软件、设备等限制，建立的轮毂模型无法

准确得到应力分布 . 孙建鹏［10］利用 UG 和 ANSYS

研发能直接对轮毂模型进行参数化设计和性能

分析的程序，并通过多项试验验证该程序在轮毂

设计过程中的准确性和实用性；宋渊［11］建立铝合

金轮毂有限元模型，通过 LS-DYNA 进行动力学

仿真，确定优化变量，运用 ANSYS 进行优化设

计，确定轮毂的最佳优化参数 .

基于有限元分析的轮毂疲劳仿真研究也取

得了大量成果 . 王科等［12］运用有限元的方法研究

了汽车在崎岖路面行驶情况和侧滑情况下轮毂

的受力状态；王倩倩等［13］利用 Creo 软件建立轮毂

模型，利用 Workbench 构建了轮毂有限元计算模

型，通过计算得到轮毂极限工况下的应力和变形

规律 . 此外，还对轮毂进行了结构改进，并对改进

后的轮毂结构进行验证分析，为轮毂优化设计提

供了坚实的理论支撑 .

在轮毂轻量化研究方面，一个重要的思路是

采用质量更轻的材料 . 镁合金轮毂锻件的成功研

发，使轮毂质量减轻了 33%；ZK60A 镁合金轮毂，

其 密 度 相 较 于 A6061 减 小 了 32%［14-15］.Hawkins

等［16］对不同材料的轮毂（包括镁合金、钛合金、

铝合金以及不锈钢）进行动态分析以找出最合适

的轮毂材料 . 除了研究新型轻合金材料，结构优

化 也 是 实 现 轮 毂 轻 量 化 的 一 条 重 要 途 径 . 

Marron 等［17］在保证轮毂强度和使用寿命的前提

下，有效减轻轮辐的质量；MoMo 等轮毂生产厂

家，也依托 CATIA，ANSYS 等软件对轮毂的外形

和结构进行了优化设计［18］；Riesner等［19］基于有限元

技术对轮毂进行了轻量化研究；Karthikeyan 等［20］

以 ATV 轮毂的拓扑优化为基础，运用 Solidworks

进 行 有 限 元 分 析 ，将 轮 毂 质 量 从 365 g 减 少 到

233 g.

轮毂轻量化的研究在国内起步相对较晚，但

随着国内汽车市场的发展与壮大，轻量化技术也

得到迅速发展 . 肖占龙等［21］利用 NSYS 分别对两

种材质的轮毂进行模态分析并比较了结果，找出

了使轮毂结构避免共振的方法，在确保强度符合

要 求 的 同 时 ，实 现 了 轮 毂 的 轻 量 化 设 计 ；Pang

等［22］计算了铝合金在弯曲、径向和随机疲劳条件

下的寿命值，采用遗传算法进行优化，使轮毂质

量 减 轻 了 13.85%. Chu 等［23］采用碳纤维作为轮

辋材料，镁合金作为轮毂材料，使结构质量减轻

了 13.8%.

本文首先使用 ANSYS Workbench 对轮毂进

行静力学分析和模态分析，研究轮毂的应力分布

和共振频率 . 其次，对轮毂进行弯曲疲劳试验、径

向疲劳试验和冲击试验 . 结合有限元仿真分析结

果，利用 Workbench 对轮毂模型进行优化设计，通

过对轮毂进行拓扑优化，得到轮毂的可优化部

位，并基于拓扑优化分析结果，利用 Solidworks 构

建优化后轻量化轮毂模型 . 最后，对轮毂优化前

后的各项性能进行对比分析，确保其符合强度要

求，最终获得轻量化后的轮毂模型 .

1　轮毂仿真模型的建立

本研究所采用的轮毂为某 SUV 汽车的铝合

金轮毂，材料为 A356，型号为 235/65 R18 7.5 J，轮

毂直径为 45.72 cm，轮毂宽度为 19.3 cm，该轮毂

为正偏距轮毂，轮毂中线离轮毂固定面的偏差距

离为 35 mm，安装面偏向于轮毂中线的外侧，轮

毂螺距 5×114.3 mm，中心孔直径 60.1 mm. 该车辆

的主要参数如表 1 所示 . 根据轮毂型号为 235/

65 R18 7.5 J 的图纸建模原始轮毂模型，如图 1a

所示 .

表1　车辆参数
Table 1　Vehicle parameters

整车质量/kg

1 865

最大功率/kW

138

最大扭矩/（N·m）

252

变速器传动效率/%

95

一档传动比

3. 5

主减速比

4. 356
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1. 1　轮毂材料的定义和网格的划分

用 ANSYS Workbench 进行有限元分析前，

首先确定轮毂模型的材料类型和材料属性 . 本研

究中轮毂模型采用的材料属性如表 2 所示 .

在对轮毂模型进行离散化处理时，由于轮毂

模型较为复杂，各个区域的厚度不一，并且有多

个倒角部位和曲面部位，为了得到更高质量的网

格划分结果，需要对网格参数进行设置 . 对于轮

毂这类具有曲面模型的网格划分，Workbench 的

自动网格划分功能即可满足需求，将单元的尺寸

设置为 8 mm，将跨度角设为精细，平滑度设为

高，从而获得精细的网格划分结果 .

1. 2　轮毂约束条件和载荷的施加

轮毂通过多个螺栓被固定在汽车半轴上，因

此螺栓孔的自由度定义为 0. 由于轮毂的安装面

在螺栓预紧力作用下与半轴上安装盘紧紧贴合，

故在轮毂的安装面施加无摩擦约束 . 轮毂的 5 个

螺栓孔则需施加固定约束（图 1b）.

由表 1 可知整车质量为 1 865 kg，该车型为 5

座 SUV，现 假 设 包 括 驾 驶 员 共 5 人，每人质量

80 kg，后备箱载满 500 kg 货物，则最大质量为

mmax = 1 865 + 5 ´ 80 + 500 = 2 765 kg. （1）

最大负荷为

Gmax = mmax·g = 2 765 × 9.8 = 27 097 N. （2）

该车自身重力为

W =mg = 1 865 ´ 9.8 = 18 277 N. （3）

载荷影响系数为 ni = 1.21，则轮毂的最大载

荷为

Fmax =
Wni

3
+

Gmax

6
= 11 887.89 N. （4）

则单个轮毂受到的最大载荷为

fmax =
Fmax

4
=

11 887.89
4

= 2 971.97 N. （5）

由式（5）可知，在轮毂中心孔上施加单个轮

毂受到的最大载荷为 2 971.97 N. 除此之外，轮毂

在静止时，还应受到轮胎内部气压作用，因此在

轮辋面上胎圈座间施加 0.25 MPa 的均布压力，在

轮辐面安装盘面上施加最大扭矩 252 N·m（图 2）.

2　轮毂的有限元分析

2. 1　轮毂的静力学分析

对轮毂模型添加约束和载荷后，进行静力学

图1　原始轮毂模型和静态分析的约束施加图

Fig. 1　Original wheel hub model and constraint
application diagram for static analysis

（a）—原始轮毂模型； （b）—静态分析的约束施加 .

表2　A356铝合金材料属性
Table 2　Material properties of A356 aluminum alloy 

密度 ρ

kg·m-3

2 700

弹性模量 E

GPa

72. 4

泊松比μ

0. 33

屈服强度

MPa

239

图2　静态分析载荷施加图

Fig. 2　Load application diagram for static analysis
（a）—压力； （b）—载荷与扭矩 .
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分析，分别求解该轮毂的总体变形和等效应力，

如图 3 所示 . 由图 3a 可知，该轮毂位移变形最大

的部位是轮辋边缘处，该部位的最大变形量为

0.267 71 mm；由图 3b 可知，该轮毂的最大等效应

力位于轮缘部位，为 26.282 MPa，满足 A356 的强

度要求 .

2. 2　轮毂的模态分析

轮毂在工作过程中受到多种载荷的作用 . 除

了车身重力、驾驶员和货物质量外，轮毂还承受

轮胎的压力和路面产生的交变冲击载荷 . 为研究

轮毂在发动机怠速时是否发生共振，需要对轮毂

进 行 模 态 分 析 ，以 得 到 轮 毂 固 有 频 率 . 利 用

Workbench 得到的轮毂在各阶振型的频率和变形

如图 4 所示 .

该轮毂模型一阶和二阶固有频率为344.27 Hz，

变形位置主要集中在轮辋内侧外轮缘的 4 个端点

部位，最大变形量为 23.995 mm；三阶固有频率为

392.67 Hz，变形位置主要集中在轮辋内侧外轮

缘的 2 个端点部位，最大变形量为 17.247 mm；四

阶固有频率为 392.73 Hz，变形位置与三阶振型情

况相似，最大变形量为 17.146 mm；五阶固有频率

为 533.73 Hz，变形位置集中于 5 个轮辐与轮辋连

接的部分，最大变形量为 13.532 mm；六阶固有频

率为 613.06 Hz，变形位置主要集中于轮辋外表面

部分，最大变形量为 11.517 mm.

汽车行驶时，起伏路面和发动机产生的振动

是轮毂产生振动的主要原因 . 为了使轮毂在正常

工作时不发生共振，需确保轮毂固有频率大于正

常行驶状况所产生的振动频率，以避开外界因素

带来的激励频率 . 在平坦路面行驶时，轮毂受到

的路面激励频率不大于 3 Hz，在起伏路面上受到

的激励则不大于 11 Hz. 发动机在运行中的振动

频率为

fo =
r

60
´

n
2

. （6）

式中：r 为发动机转速；n 为发动机缸数 .

图3　静态分析云图

Fig. 3　Static analysis cloud map
（a）—总体变形； （b）—等效应力 .

图4　模态分析云图

Fig. 4　Modal analysis cloud map
（a）—一阶振型； （b）—二阶振型； （c）—三阶振型； （d）—四阶振型； （e）—五阶振型； （f）—六阶振型 .
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4 缸发动机在稳定运转时，进入怠速状态时

的发动机转速一般 700~800 r/min，将这一区间转

速代入式（6）中可计算得到载有 4缸发动机的汽车

进入怠速状态时的频率为 23.33~26.67 Hz. 已知该

车型的 4 缸发动机的最高转速为 5 800 r/min，将

其代入式（6）可得出在发动机处于最高转速状

态时，汽车的振动频率为 193.33 Hz. 由图 4a 可

知轮毂的最低固有频率为 344.27 Hz，超出了 0~

193.33 Hz 的范围，因此该轮毂正常行驶时不会因

路面和发动机影响产生共振 .

3　轮毂的性能测试

3. 1　轮毂的弯曲疲劳试验

根据弯曲疲劳试验的标准，在图 5 中 A 标

记了施加在轮缘内侧限制轮毂转动的固定约束，

B，C，D，E 和 F 分别标记 5 个螺栓连接处的螺栓预

紧力，G 和 H 则标记了加载臂末端的弯曲试验

载荷 .

假设轮毂速度为 50 km/h，每经过 5°进行一

次最大应力值的求解，将轮毂旋转 180°的过程分

解为多个子过程，得到应力值在各个范围内的变

化情况如表 3 所示 . 由表 3 可知，轮毂在 5°~180°

范围内旋转过程中，当角度为 115°时，应力最大

值为 116.34 MPa. 该情况下，轮毂正面、背面及侧

面视图下的等效应力分布云图如图 6 所示 .

由图 6 可知，该轮毂在弯曲疲劳试验中应力

集中的区域主要分布在轮辐接近安装盘的位置，

其中应力最大的部位在轮辐与安装盘的交界处 .

已知 A356 铝合金的屈服强度为 235 MPa，此处最

图5　弯曲疲劳试验的约束与载荷

Fig. 5　Constraint and load for bending fatigue testing

图6　弯曲疲劳试验各方位等效应力分布云图

Fig. 6　Quivalent stress distribution cloud map of multi-direction of bending fatigue testing
（a）—正面； （b）—背面； （c）—侧面 .

表3　各角度对应的等效应力值
Table 3　Corresponding quivalent stress values at different angular 

角度/（°）

5

10

15

20

25

30

35

40

45

等效应力/MPa

102. 64

105. 99

108. 56

110. 34

111. 29

111. 42

110. 73

109. 22

106. 90

角度/（°）

50

55

60

65

70

75

80

85

90

等效应力/MPa

103. 79

103. 47

102. 74

102. 62

104. 55

105. 70

106. 06

105. 64

105. 24

角度/（°）

95

100

105

110

115

120

125

130

135

等效应力/MPa

109. 12

112. 19

114. 42

115. 81

116. 34

116. 00

114. 80

112. 75

109. 87

角度/（°）

140

145

150

155

160

165

170

175

180

等效应力/MPa

106. 18

104. 56

102. 73

102. 11

102. 80

102. 92

102. 28

100. 87

101. 02
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大应力为 116.34 MPa，产生的应力小于许用值 .

由以上分析可知该轮毂在弯曲疲劳试验中有足

够的结构强度，并且在轮辐接近于轮辋的区域所

产生的应力较小，可为后续的轻量化设计工作提

供一定参考依据 .

3. 2　轮毂的径向疲劳试验

在轮毂中心两侧 50°范围内，每间隔 5°在两

胎圈座上施加载荷 19 293.75 N，求解得到轮毂在

此 径 向 疲 劳 试 验 中 的 应 力 和 变 形 云 图 如 图 7

所示 .

由图 7a 可知，轮毂在径向疲劳试验中所产生

的最大应力为 99.79 MPa，远小于 A356 铝合金屈

服强度 235 MPa，故该轮毂在径向疲劳试验中具

有良好的强度性能，应力集中的部位在施加径向

载荷一侧的轮辋边缘 .由图 7b可知，轮毂变形量最

大的部位在轮辋外缘，其变形量为1.471 2 mm.

3. 3　轮毂的冲击试验

本文通过冲击试验模拟轮毂轮辐抗冲击能

力 .使用的冲锤长、宽、高尺寸为450 mm×350 mm×

570 mm，质量为 705 kg. 为判断冲锤在整个下落

过程中处于最低处的时刻，给冲锤施加一个检测

Y 轴方向速度变化的速度探针，求解后得到速度

变化结果如表 4 所示 .

由表 4 可知，冲锤下落到 0.029 8 s 时接近最

低点，接着冲锤受到轮胎对其产生的反弹作用开

始向上运动，远离轮胎 . 由此可知，轮毂受到冲锤

作用力最大的时刻可取为 0.030 0 s，读取此时刻

的轮毂等效应力和变形云图如图 8 所示 .

由图 8a 可知，轮毂产生最大应力的位置主要

在轮辐与轮辋连接区域，该位置的最大应力为

115.36 MPa，A356 铝合金的屈服强度为 235 MPa，

该轮毂在冲击试验中产生的最大应力小于屈服

强度，符合强度要求 . 由图 8b 可知，变形最大的位

置与最大应力位置相同，变形量为 0.158 76 mm，

对轮毂的正常使用不会产生影响 .

4　轮毂的拓扑优化

4. 1　轮毂的拓扑优化流程

轮毂的拓扑优化主要分为待优化模型的建立

图7　径向疲劳试验中的应力和变形云图

Fig. 7　Stress and deformation cloud map of radial fatigue testing
（a）—应力云图； （b）—变形云图 .

图8　冲击试验中的应力和变形云图

Fig. 8　Stress and deformation cloud map of 
impact testing

（a）—应力云图； （b）—变形云图 .

表4　冲锤的速度变化
Table 4　Velocity changes of the hammer 

t/s

0. 029 6

0. 029 8

0. 030 0

0. 030 2

Y 轴方向速度/（mm·s-1）

-248. 62

-121. 72

18. 052

162. 79
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和计算求解 .优化流程如图9所示，根据需求建立相

应的拓扑优化模型，将其导入 Workbench 中，对模

型进行载荷的施加和约束，然后指定优化区域和

非优化区域，设置好相关优化参数后即可对模型

进行求解，最终根据所得结果对轮毂模型结构进

行改造设计，与原始轮毂的测试数据对比分析，

验证轻量化轮毂各项性能的可靠性 .

4. 2　拓扑优化的结果

完成前处理阶段的工作后，进行迭代求解获

取最终结果，得到基于弯曲疲劳试验的拓扑优化

模型结果如图 10 所示 . 由图 10a 可知，在轮辐接

近轮辋部分均有缺失，这表明在该部位有一定的

优化空间 . 由图 10b 可知，对于两轮辐之间的部

分，螺栓孔靠外侧有较大程度的缺失，这表明该部

位在静态分析中产生的应力较小，在模型中可去

除这一部分 . 由图 10d 可知，轮辐背面与轮辋过渡

的部位有较多缺失，同样属于可去除的部分 .

5　轮毂的轻量化设计

5. 1　轻量化轮毂模型的建立

基于拓扑优化的分析结果对轮毂模型进行

轻量化设计 . 在原始模型上对轮辐面的辐条背

面、螺栓孔周围和安装盘背面进行掏空处理，对

轮毂轻量化前后的各项试验结果进行对比分析，

验证优化后轮毂的可靠性，以此达到轻量化 .

由图 10 可知，在对轮辐面进行轻量化设计

时，可优化的部位分别有：安装盘正面螺栓孔周

围、轮辐正面接近轮辋部分和轮辐背面与轮辋过

渡衔接的部位 . 对原始轮毂模型进行重新设计得

到模型如图 11 所示 . 由图 11 可知，在轻量化设计

的过程中，基于拓扑优化的分析结果，分别对安

装盘正面螺栓孔的外侧、安装盘背面螺栓孔之间

和轮辐之间进行了不同程度的掏空处理，并且对

掏空所产生的凹孔部位进行了“拔模”操作，这在

一定程度上可以增强这些部位的结构强度 .

图9　拓扑优化流程

Fig. 9　Process of topology optimization

图10　拓扑优化结果

Fig.10　Topology optimization results
（a）—轮毂正面； （b）—螺栓孔细节； （c）—轮毂背面； （d）—轮辐背面细节 .
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5. 2　轻量化轮毂的性能验证

在掏空材料的影响下，轮毂部分结构的强度

将会发生改变，需要对优化后的轮毂进行验证分

析，测试其是否符合强度要求 . 对优化后的轮毂

进行静态结构分析，得到如图 12 所示等效应力

及变形云图 . 由图 12a 可知，轻量化模型的应力

集中区域主要在轮辐背面，其中出现最大应力的

位置在对轮辐背面末端进行掏空处理后的凹孔

边缘，最大应力为 42.229 MPa，相较于轻量化前

的 最 大 应 力 26.282 MPa 有 所 升 高 ，但 远 小 于

A356 的许用应力，处于可使用强度范围内 . 由图

12b 可知，轻量化后的模型变形量最大的部位与

轻量化前一致，变形量最大为 0.284 32 mm，在轮

毂使用的可接受范围内 .

综上可知，轻量化设计后的轮毂模型在静态

结构分析下仍具有较强的结构强度 . 对轻量化后

的轮毂模型进行模态分析如图 13 所示 .

由图 13 可知，一阶振型的频率由轻量化前的

344.27 Hz 降至 310.41 Hz；同时在一阶和二阶振

型的变形由轻量化前的扭转振动变成了倾斜振

动，三阶和四阶振型则发生扭转振动，五阶和六

图11　轻量化设计后的模型

Fig. 11　Model after lightweight design
（a）—轮毂正面； （b）—螺栓孔； （c）—轮毂背面；

（d）—轮毂背面细节 .

图12　轻量化设计后模型静态分析云图

Fig. 12　Model static analysis cloud map after lightweight design
（a）—等效应力； （b）—变形量 .

图13　轻量化设计后模态分析云图

Fig. 13　Modal analysis cloud map after lightweight design
（a）—一阶振型； （b）—二阶振型； （c）—三阶振型； （d）—四阶振型； （e）—五阶振型； （f）—六阶振型 .
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阶振型的振动特征则没有发生改变 . 综上可知，

该轻量化模型在模态分析中具有较好的振动特

征，最低共振频率仍大于汽车一般行驶工况的

193.33 Hz.

对轻量化后的轮毂模型进行弯曲疲劳试验，

结果见图 14. 由图 14a 可知，轻 量 化 模 型 在 弯 曲

疲 劳 试 验 中 应 力 值 最 大 的 部 位 在 对 安 装 孔 凸

台 进 行 掏 空 处 理 部 分 的 边 缘 ，最 大 应 力 为

149.02 MPa，相对于轻量化前模型的 116.34 MPa

有所提升，但仍在 A356 铝合金的许用范围内；由

图 14b 可知，在轮辐背面接近安装盘的区域有一

定的应力集中情况，其中在安装盘背面的凹孔边

缘也有应力集中情况，由于该区域的应力低于最

高应力值，故不影响轮毂正常使用 .

对轻量化后轮毂进行径向疲劳试验，在轮毂

两轮辐之间的窗口处和单条轮辐处进行 2 次试

验，结果如图 15 所示 . 由图 15a 可知，当径向载荷

施加在两轮辐之间时，产生的最大应力位于施加

载荷的轮辋胎圈座部位，同时在该窗口两侧的轮

辐中的凹孔处均发生一定的应力集中情况，其应

力值分别为 21.288 和 20.518 MPa.

由图 15b 可知，该载荷下的最大变形位置位

于轮辋外侧施加载荷的胎圈座部位，变形量为

0.092 587 mm；而当载荷施加在单条轮辐上的轮辋

部位时，由图 15c可知，最大应力值为 23.964 MPa，

位于轮辐与轮辋衔接的部位 . 由图 15d 可知，当载

荷直接施加在单条轮辐部分，同样产生较大的应

力值，位于轮辐背面的凹孔边缘，分别为 22.265

和 22.144 MPa. 由图 15e 可知，形变量最大的部位

同样在施加载荷的胎圈座部位 . 因此，该轻量化

轮毂模型在径向疲劳测试中仍具有较好的结构

强度，符合强度要求 .

对轻量化设计后轮毂进行冲击试验，最终得

到冲锤下落到最低处时轮毂的正面、背面应力云

图和变形云图，如图 16 所示 . 由图 16a 可知，轻量

化模型在冲击试验中应力值最大的部位在与冲

图14　轻量化设计后弯曲疲劳试验的应力云图

Fig. 14　Stress  cloud map of bending fatigue testing after lightweight design
（a）—正面应力图； （b）—背面应力图 .

图15　轻量化设计后径向疲劳试验的应力和变形云图

Fig. 15　Stress and deformation cloud map of radial fatigue testing after lightweight design
（a）—窗口处载荷应力云图； （b）—窗口处载荷变形云图； （c）—辐条处载荷应力云图；

（d）—辐条处载荷节点云图； （e）—辐条处载荷变形云图 .
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锤接触的端点处，位于轮辋外缘，在冲击的瞬间

发生应力集中现象，最大应力为 115.29 MPa，在

轮辐背面凹槽边缘也出现一定的应力集中，该部

位的应力最大值如图 16b 所示的 33.647 MPa；由

图 16c 可知，在冲击试验中轮毂变形量最大为

0.090 119 mm，分布在冲击发生的部位，同时受冲

击一侧的轮辋也产生一定的变形 . 综上可知，轻

量化轮毂的性能仍然满足要求 .

轮毂轻量化设计前后各项试验结果发生了

变化，如表 5 所示 . 由表 5 可知，进行轻量化设计

后的轮毂质量由 14.512 kg 降低至 13.467 kg，质

量减轻了 7.2%. 在结构发生一定改变的同时，各

项测试中的性能也有所变化，其中一阶固有频率

降 低 了 9.834%，静 态 结 构 最 大 应 力 值 增 加 了

60.68%，弯 曲 疲 劳 试 验 最 大 应 力 值 增 加 了

28.09%，径 向 疲 劳 试 验 最 大 应 力 值 降 低 了

75.99%，冲击试验最大应力值则降低了 0.06%. 综

合各项数据可知，该轻量化轮毂在各项测试中均

符合强度要求，最终达成了轮毂轻量化的目的 .

6　结  论

1） 基于轮毂的静力学分析和模态分析，得出

轮毂的最大应力为 26.282 MPa，满足强度要求，

一阶固有频率为 344.27 Hz，不会因路面和发动机

作用产生共振 .

2） 弯 曲 疲 劳 试 验 中 轮 毂 产 生 最 大 应 力 为

116.34 MPa；径向疲劳试验中轮毂产生最大应力

为 99.79 MPa；冲击试验的轮毂产生最大应力为

115.36 MPa.

3） 基于弯曲疲劳试验和径向疲劳试验所得

结果，利用 ANSYS Workbench 的结构优化模块对

轮毂模型进行了拓扑优化分析，对优化设计后的

轮毂再次进行了各项试验 . 轻量化设计后轮毂质

量减轻了 7.20%，同时仍符合各项性能要求 .
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表5　轻量化设计前后数据对比
Table 5　Comparison of data before and after lightweight design 
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13. 467
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