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摘　 要:对副车架的疲劳分析ꎬ准确地计算结构响应尤为重要ꎮ 采用准静态方法具有流程简单、
计算效率高的优点ꎬ但无法考虑结构的动态特性ꎮ 模态应力法以模态应力和模态坐标为基础计

算结构动态响应ꎬ既能考察结构动态特性ꎬ同时也避免了大量的计算成本ꎮ 分析结果与道路试验

情况相符ꎬ证明该分析方法可以在产品设计阶段准确、高效地预估车体结构的疲劳寿命ꎮ
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０　 引言
汽车结构的可靠性是汽车工程关注的一个重点领域ꎬ

疲劳性能是影响客户体验的重中之重ꎮ 随着设计水平的

提升ꎬ现代汽车结构很少有强度破坏的情况发生ꎬ而是汽

车在行驶一段里程后出现疲劳破坏ꎮ 在传统的疲劳分析

中ꎬ技术人员采用准静态的工况评估结构承受单位载荷作

用下的应力ꎬ然后叠加载荷谱形成应力时间历程ꎬ再通过

Ｓ－Ｎ 曲线估算结构承受的损伤[１] ꎬ这种方法操作简单ꎬ理
论浅显ꎬ被广泛地应用在汽车结构损伤评估中ꎮ 但是ꎬ汽
车在行驶过程中ꎬ车身结构所承受载荷是一个动态的过

程ꎬ在不同频率下ꎬ其响应与静态响应差异较大ꎬ因此ꎬ采
用静态方法计算的应力时间历程并不能真实表达结构的

受力ꎮ 采用瞬态分析直接求解结构的动力学方程固然能

够反映结构真实的应力水平ꎬ但其计算过程复杂ꎬ耗费的

计算成本极高ꎬ因此在复杂结构的分析中并不会采用ꎮ 模

态应力法巧妙地避开了上述两种方法的诸多弊端ꎬ能够在

考虑结构动态响应的同时保证计算的效率ꎬ并能很好地与

试验对应ꎬ逐渐被业界广泛关注ꎮ

１　 模态应力法

１.１　 模态基础知识

在无阻尼振动系统中ꎬ振动微分方程可表达为[２]

Ｍ[ ] ｘ
􀅰􀅰

( ｔ)＋ Ｋ[ ] ｘ( ｔ)＝ ( ｆ) ｔ( ){ } (１)
其中: Ｍ[ ] 为质量矩阵ꎻ Ｋ[ ] 为刚度矩阵ꎻｘ ｔ( ) 为位移向

量ꎻ ｆ ｔ( ){ } 为载荷向量ꎮ
当系统无外力输入时ꎬ系统转换为自由振动状态ꎮ
假设:

ｘ ｔ( ) ＝Ａｓｉｎωｔ＋φ (２)
将 ｘ ｔ( ) 代入振动微分方程ꎬ方程可变换为

Ｋ－Ｍω２
ｎ( ) Ａ＝ ０ (３)

其中 Ａ 为振型向量ꎬＡ＝ Ａ１ꎬＡ２ꎬ􀆺ꎬＡｎ( ) ꎮ
由于在振动过程中ꎬＡ１ꎬＡ２ꎬ􀆺ꎬＡｎ 不能同时为 ０ꎬ所以

Ｋ－Ｍω２
ｎ ＝ ０ (４)

求解此行列式即可得到 ｎ 个 ω 值ꎬ这些即为此振动

系统的固有频率ꎬ它们由系统的刚度和阻尼决定ꎬ将 ωｎ 代

入式(３)ꎬ可得到对应的振型向量ꎮ 对于 ｎ 个自由度的系

统ꎬ可以解出 ｎ 个固有频率和对应的 ｎ 个振型向量ꎮ
上述结构的振动耦合是在其物理坐标系中发生的ꎬ但

是利用结构系统的正交特性ꎬ可以实现振动的解耦ꎬ因为

理论上已经证明了各个振型旋转以后互相正交ꎮ 为此ꎬ引
入一组新的坐标 ξ＝ ξ１ꎬξ２ꎬ􀆺ꎬξｎ( ) ꎬ并使新的坐标 ξ 与原

物理坐标 ｙ 之间构成线性变换ꎬ即

ｘ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ξ ｉφｉ (５)

其中:φｉ 为第 ｉ 阶主振型ꎻ ξｉ 为第 ｉ 阶模态坐标 (ｍｏｄａｌ
ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ)ꎮ
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这相当于在 ｎ 维向量空间中 φ１ꎬφ２ꎬ􀆺ꎬφｎ( ) 构成了

一组相互正交的向量基ꎬ而原物理坐标下定义的 ｎ 个自由

度系统的振动形式ꎬ则为 ｎ 个正交的主振型的线性组合ꎬ
而 ξｉ 则为第 ｉ 个主振型对系统振动的参与因子ꎮ

假设系统阻尼很小ꎬ或者阻尼为比例阻尼ꎬ则利用上

述坐标变换ꎬ可以将考虑阻尼的振动方程变换为互相独立

的振动方程的矩阵形式ꎮ

Ｍ
－
ξ

􀅰􀅰
＋Ｃ

－
ξ
􀅰
＋Ｋ

－
ξ＝ ｆ ｔ( ) (６)

在新的模态坐标下ꎬ系统是相互解耦的ꎬ每个方程都

可以单独求解ꎬ求解后ꎬ每个自由度振动方程的解为

ξｉ ＝
ｆ
－

ｌ

ｋ
－

ｌ－ｍ
－

ｌω２＋ｊωｃｉ
(７)

将式(７)代入式(５)ꎬ即可解出

ｘ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ξ ｉφｉ ＝ φξ ＝ ∑

ｎ

ｉ ＝ １

φＴ
ｉ ｆφｉ

ｋ
－

ｌ － ｍ
－

ｌω２ ＋ ｊωｃ
－

ｌ

(８)

式(８)可以解释为 １ 个线性系统的振动响应可分解

为若干个简单的单自由度振动响应的叠加ꎮ
在工程应用上ꎬ不必考虑所有频率下的振动响应ꎬ根

据振动力学理论ꎬ高频的激励对振动能量的贡献很小[３] ꎬ
可以忽略不计ꎮ 此方程即为振型叠加法的基本公式ꎬ也是

模态结构应力的基本公式ꎮ

１.２　 模态结构应力的获取

从 １.１ 中可以得知ꎬ结构位移可以表达为主振型和模

态参与因子的叠加ꎬ那么结构应力同样可以叠加ꎬ由节点

位移可以获得节点应变[４] :

ε＝△ｘ
ｘ

(９)

再由单元本构方程可得[５]

σ＝Ｅε (１０)
其中:σ为节点应力向量ꎻＥ 为材料弹性模量ꎻε 为节点应

变ꎮ
将方程进行简化:

σ∝△ｘ (１１)
即节点应力和节点位移的变化成正比ꎬ结合 １.１ 中的模态

叠加理论ꎬ可以将应力表达为

σ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ξ ｉσ ｉ (１２)

其中:σ为节点应力向量ꎻσｉ 为第 ｉ 阶模态应力振型ꎻξｉ 为
第 ｉ 阶模态坐标(ｍｏｄａｌ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ)ꎮ

此方程即为采用模态叠加法获取结构应力的基本方

程ꎮ

２　 模态应力计算疲劳的有限元实现

采用模态应力法计算结构疲劳损伤可分为 ３ 个步骤:
１) 采用模态求解器计算模态应力ꎮ
２) 采用模态动力学求解器计算在实际载荷作用下结

构的模态坐标响应ꎮ
３) 在疲劳分析软件中将模态应力和模态坐标进行叠

加ꎬ再通过 Ｓ－Ｎ 方法计算结构的疲劳损伤[６] ꎬ其分析流程

见图 １ꎮ
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图 １　 采用模态应力计算疲劳的分析流程

在常规分析中ꎬ一般模态的求解采用 ＮＡＳＴＲＡＮ １０３
求解器ꎬ模态坐标的求解采用 ＮＡＳＴＲＡＮ １１２ 求解器ꎬ而
Ｓ－Ｎ疲劳分析一般在 ＮＣＯＤＥ 中进行实现[７] ꎮ

３　 基于模态应力的副车架疲劳分析
图 ２ 为某款 ＳＵＶ 的前副车架模型ꎬ它的主体材料为

ＳＡＰＨ４００ 钢ꎬ底板材料为 ＳＡＰＨ３７０ꎬ其他附件为铝材ꎮ 在

该分析中ꎬ仅关注主体结构的疲劳损伤性能ꎮ

图 ２　 某车型前副车架模型

该车在环形试验场中进行了全套道路耐久测试ꎬ其工

况如表 １ 所示ꎮ

表 １　 道路耐久测试工况

工况
每循环通过

次数
循环
次数

总通过
次数

总路
长 / ｋｍ

２环制动路紧急刹车 １ ４５０ ４５０ １ ８９５.４

蛇形卵石路 ３ ４５０ １ ３５０ ２０２.５

井盖路 ２ ４５０ ９００ ３９０.６

冲击路 ２ ４５０ ９００ １８７.２

铁路交叉路 ３ ４５０ １ ３５０ ６７.５

１８＃坑洼路 ３ ４５０ １ ３５０ ７７.０

２６＃坑洼路 ３ ４５０ １ ３５０ １１０.７

共振路 ２ ２ ４５０ ９００ ２８３.５
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续表 １

工况
每循环通过

次数
循环
次数

总通过
次数

总路
长 / ｋｍ

住宅路 ３ ４５０ １ ３５０ ４１１.７

弯道路条 ４ ４５０ １ ８００ ３２７.６

共振路 １ ２ ４５０ ９００ ２６７.３

长波路 １ ４５０ ４５０ ９９.５

车身扭曲路 １ / １７ ４５０ ２６ ５.０

城市工况 ２ ４５０ ９００ ８１７.２

路沿冲击 １ ４５０ ４５０ ４６.３

沙石路第 １ 圈
(ｗｉｔｈ ＡＢＳ) １ ４５０ ４５０ ２１３.７

沙石路第 ２ 圈
(ｗｉｔｈｏｕｔ ＡＢＳ) １ ４５０ ４５０ １９７.５

变波路 １ ４５０ ４５０ ８９.１

８ 字工况 １ ４５０ ４５０ ２１２.９

全油门倒车制动
(ＡＢＳ) １ ４５０ ４５０ ８.０

总计 ３７ ５ ９１０.２

　 　 在进行疲劳分析之前ꎬ需要通过多体动力学软件将载

荷进行分解ꎬ获得传递到前副车架上的载荷时间历程ꎬ如
图 ３ 所示(部分)ꎮ
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图 ３　 冲击路前车身到前副车架左前接附点

ｘꎬｙꎬｚ ３ 向载荷时间历程

３.１　 准静态疲劳分析

将单位载荷作用下结构的应力响应与疲劳载荷谱进

行叠加ꎬ获取应力时间历程ꎬ然后采用 Ｓ－Ｎ 方法计算结构

的疲劳损伤[７] ꎮ 其整体损伤分析结果如图 ４ 所示ꎬ图 ５ 将

最大损伤位置进行了放大ꎮ
由图 ４ 和图 ５ 可知ꎬ其最大损伤值为 ０.０５ꎬ远小于临

界值 １ꎻ最大损伤位置位于转向机安装支架根部ꎮ

３.２　 模态应力法疲劳分析

首先对结构做一次模态分析ꎬ计算结构在各阶固有频

>0. 0206822
0.018714
0.0167458
0.0147775
0.0128093
0.0108411
0.00887288
0.00690466
0.00493644
0.00296822
<0.001

No Value

id=97607, val=0.0496767

图 ４　 副车架整体损伤云图(ｍａｘ＝０.０５)

图 ５　 副车架最大损伤位置(ｍａｘ＝０.０５)

率下的模态应力ꎮ 由于车身结构的固有频率和路面载荷

一般都处于低频的范围ꎬ因此提取前 ２００ Ｈｚ 以内的模态

即可ꎮ 然后在模态分析的基础上再进行模态动力学分析ꎬ
在模型上施加通过载荷分析获得的载荷历程曲线ꎬ选择输

出模态坐标ꎮ 最后在疲劳分析软件中实现模态应力和模

态坐标的叠加ꎬ获取结构在瞬态响应下的应力时间历程ꎬ
计算疲劳损伤ꎬ其整体损伤结果如图 ６ 所示ꎬ图 ７ 将最大

损伤位置进行了放大ꎮ

No Value

id=97607, val=1.42968

>0.570255

0.513329

0.456404

0.399478

0.342553

0.285627

0.228702

0.171776

0.114851

0.0579255

<0�001

图 ６　 副车架整体损伤云图(ｍａｘ＝１.４３)

图 ７　 副车架最大损伤位置(ｍａｘ＝１.４３)
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􀅰电气与自动化􀅰 焦银亮ꎬ等􀅰基于 ＲＢＦ 的电火花多电源同步均衡控制算法

切割速率不一致的问题ꎬ从而得到较好的工件表面质量ꎮ

５　 结语

针对混合进电硅材料电火花超细密线网切割方法中

存在的不同组间电极丝切割速率不一致的问题ꎬ提出了基

于 ＲＢＦ 的多电源同步均衡控制算法ꎬ在加工过程中根据

更新的数据不断调整神经网络模型ꎬ并将上一次数据模型

的权值作为当前时刻神经网络权值调整的初始值ꎬ提高了

所建立模型的准确性ꎮ 通过引入动量增量法与梯度下降

法ꎬ进一步加快了算法的收敛速度ꎬ提高了伺服控制系统

的实时性ꎮ Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 仿真与硅片切割试验结果表明所提

出的算法切实有效ꎮ
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　 　 由图 ６ 和图 ７ 可知ꎬ该副车架在完成全套耐久测试

后ꎬ其最大损伤值为 １.４３ꎻ超过了临界值 １ꎻ最大损伤位置

位于转向机安装支架根部ꎮ

３.３　 计算对比分析

对比两种分析方法的损伤云图可以看出ꎬ采用模

态应力法的损伤值和损伤面积要明显大于采用准静态

方法的结果ꎬ对副车架的关键点损伤结果进行数据对

比ꎬ见表 ２ꎮ

表 ２　 副车架关键点的损伤值对比

位置 模态应力结果 准静态结果

转向机支架根部 １.４２９ ０.０４９

车身连接支架上部 ０.４５１ ０.０２３

稳定杆安装支架根部 ０.１０５ ０.００６

车身连接支架下部 ０.０１５ ０.００１

前车身安装点 ０.１７３ ０.００５

　 　 从结果对比可以看出:
１) 采用准静态方法分析的结果全部满足使用寿命要

求ꎬ其最大值为 ０.０５ꎮ 采用模态应力法的分析结果在局部

出现了损伤大于 １ 的情况ꎬ说明其寿命不足ꎮ
２) 从整体结果来看ꎬ采用模态应力法计算结构损伤

要远大于准静态的分析结果ꎬ但结果对比并不会呈现出线

性关系ꎮ 这是因为在结构局部刚度不同ꎬ导致对激励的响

应并不会出现按比例放大的特性ꎮ
３) 在实际路试中ꎬ由于路况比较严苛ꎬ一般副车架都

会出现轻微的损伤开裂情况ꎬ这说明ꎬ准静态方法在处理

疲劳损伤的过程中ꎬ其分析结果偏保守ꎬ不能充分避免设

计的缺陷ꎮ

４　 结语

在工程中ꎬ大多数工况都是动态的ꎬ在某些特定条件

下(如加载时间很长ꎬ质量极小等)ꎬ结构的响应可以采用

准静态的方法进行近似ꎬ这对于简化分析流程和减小数据

输入都很有帮助ꎮ 但对于频率较高的激励( >２０ Ｈｚ)ꎬ会
带来较大的误差ꎮ 采用模态应力法既能考虑动态响应的

影响ꎬ也能排除高频激励(>２００ Ｈｚ)的影响ꎬ同时并不会

增加计算成本ꎬ对提高计算精度ꎬ协助车身结构设计都有

很好的帮助ꎮ
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