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摘要　 以软件 Ａｎｓｙｓ ／ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 为分析平台和利用有限元分析方法，针对某企业现有的某型号电动汽车电池箱结

构，计算颠簸路面上急刹车和急拐弯两种工况下的电池箱的强度，并将某一节点等效应力值的有限元分析结果和理论计

算结果进行对比，验证有限元分析模型的正确性。 根据有限元分析结果，局部产生应力集中现象，整体应力有改进设计

的余量，对结构应力集中处进行改进设计。 利用软件 Ａｎｓｙｓ ／ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 就该箱体各部件尺寸参数对箱体最大等效应力

和重量的灵敏度进行分析， 根据灵敏度分析结果选择设计变量， 以箱体构件的最大应力为状态变量， 以箱体总质量为

目标函数， 对该箱体进行轻量化处理。
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　 　 引言

随着能源的紧缺和环境污染问题的日益严峻，研
发新的、可再生能源汽车成为当今汽车领域的热

点［１］。 新能源汽车技术经历了百花齐放的探索期后，
主流技术已逐步清晰，实现汽车动力电气化，发展电动

汽车是其总体趋势和战略重点，这在国际上已形成共

识［２］。
动力蓄电池箱作为电动汽车能量供给的关键设

备，其结构设计应满足多变运行环境和行驶工况下的

机械承受、工作安全性、可靠性要求。 同时单位装备质

量的电荷量小，使电动汽车自身装备质量大，从而影响

加速性能和最高车速的提高，无法与燃油汽车相抗

衡［３］。
目前，国内外许多学者对动力蓄电池箱结构仿真

与优化的研究做了大量的探索，并取得了较丰硕的成

果。 文献［４］介绍了电池箱路试的实验方法，桑林、李
志明等人对动力蓄电池箱进行了三轴随机振动试验研

究，给出了路试的功率密度参数。 Ｍ． Ｈａｒｔｍａｎｎ 等［５］使

用有限元分析软件 Ｏｐｔｉｓｔｒｕｃｔ 优化设计了电池箱的结

构，提高了电池箱的固有频率，同时减小了电池箱的壁

厚，新的结构比原有结构质量减少了大约 ２０％ 。
在国内外对电池箱的动静力学仿真研究中，大多

是分析提高电池箱的刚度和散热能力，对电池箱在不

同行驶工况下的强度分析和优化设计研究还比较少。
本文以某电动汽车的电池箱为例，利用有限元法对电

池箱的强度进行仿真分析，并通过对某一节点的等效

应力值的理论计算验证有限元分析模型的正确性。 针

对电池箱强度不足的部位，通过结构局部改进设计，改
善了应力集中，保证了电池箱的强度。 最后，通过灵敏
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度分析方法，优化设计了对电池箱重量和强度灵敏度

高的尺寸参数，减轻了电池箱的质量。

１　 原箱体结构分析

本文所研究电池箱由下箱体（底板、托架、侧围、
侧围焊接框架、加强肋和吊耳）和顶盖组成。 下箱体

和顶盖通过螺栓连接，托架焊接在下箱体底板上，侧围

与底板焊接连接，加强肋和吊耳焊接在侧围上。 各部

分材料均为 Ｑ２３５ 钢，密度为 ７􀆰 ８５ × １０ － ６ ｋｇ ／ ｍｍ３，弹
性模量为 ２００ ０００ ＭＰａ ～ ２１０ ０００ ＭＰａ，泊松比为

０􀆰 ２５ ～ ０􀆰 ３３，屈服强度极限为 ２３５ ＭＰａ，本文所取弹性

模量为 ２００ ０００ ＭＰａ，泊松比为 ０􀆰 ３。 箱体主要受力来

自于电池组的重力，作用在与电池箱下箱体底板焊接

在一起的托架上，顶盖没有受到作用力，所以分析只需

考虑下箱体的强度是否满足要求即可。 在 Ｐｒｏ ／ Ｅ 进行

下箱体三维几何建模，然后导入 Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ 进行网格

划分，完成后导入 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 进行有限元分析。 模型

建立过程中的一些细节处理如下。
１􀆰 １　 网格和焊接单元

采用四边形壳单元 ｓｈｅｌｌ６３ 进行网格划分，单元大

小为 ６ ｍｍ，共 ２６３ ３１９ 个单元，２６２ ４５７ 个节点。 箱体

焊接处采用 ｒｉｇｉｄ 单元连接方式来模拟。
１􀆰 ２　 载荷和约束

分别以颠簸路面上急刹车和急拐弯两种工况进行

有限元分析，电池组的重量以均布载荷形式作用在托

架上。 根据国内汽车行业的一般文献资料，取电动汽

车颠簸、急刹车和急拐弯最大加速度分别为 ２ｇ（垂直

向上 ｇ ＝ ９􀆰 ８ ｍ ／ ｓ２ ）、１ｇ（行驶的反方向）和 ０􀆰 ４ｇ（向
左），为增加分析的可靠性，向左的加速度取为 １ｇ。 根

据实际情况，箱体周边 １４ 个吊耳螺栓孔采用固定约

束。 电池箱下箱体有限元模型如图 １ 所示。

图 １　 下箱体有限元模型

Ｆｉｇ． １　 ＦＥＭ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｏｗｎ ｂｏｘ

１􀆰 ３　 强度计算结果及分析

１􀆰 ３􀆰 １　 平稳路面有限元计算结果

应用 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件对下箱体颠簸路面急

刹车和急转弯两种工况分别进行了分析。
１􀆰 ３􀆰 ２　 颠簸路面急刹车工况有限元计算结果及分析

颠簸路面急刹车工况计算结果如图 ２ 和图 ３ 所

示。

图 ２　 颠簸路面急刹车工况有限元计算结果

Ｆｉｇ． ２　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｒｅｓｕｌｔ（ｓｕｄｄｅｎ ｂｒａｋｉｎｇ）

图 ３　 颠簸路面急转弯工况有限元计算结果

Ｆｉｇ． ３　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｒｅｓｕｌｔ（ｓｕｄｄｅｎ ｔｕｒｎｉｎｇ）

１􀆰 ３􀆰 ３　 颠簸路面急转弯工况有限元计算结果及分析

由计算结果可知，两种工况下，下箱体最大应力值

分别为 ２００􀆰 ８１ ＭＰａ 和 ２００􀆰 ２９ ＭＰａ，均出现在布置加

强肋的侧围直角拐弯处与底板焊接连接的位置，主要

原因是该处侧围采用直角过渡，而且底板在此处的横

截面面积发生突变。 材料的屈服强度极限为 ２３５
ＭＰａ，对于大尺寸壳体铸件，在材质的均匀性和工艺质

量中等，并且难以精确计算时的安全系数［ｎ］为 １􀆰 ４ ～
１􀆰 ７［６］，下箱体的设计安全系数为 １􀆰 ５，许用应力为 １５７
ＭＰａ，最大应力值超出了许用应力值的范围，其余部位

的应力均在 １００ ＭＰａ 以内，有改进设计的空间。

２　 原结构理论计算结果

托架是对称结构，承受电池组重量的载荷作用，最
大载荷值为 ４６７ Ｎ，取整个托架的一半为理论计算研

究对象。 在 ｘ⁃ｙ 坐标系中，其端面受力和约束如图 ４
所示。

图 ４　 ｘ⁃ｙ 坐标系中半托架端面的受力和约束简图

Ｆｉｇ． ４　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｈａｌｆ ｏｆ ｂｒａｃｋｅｔ’ｓ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ
ｃｏｎｓｔｒａｉｎｔ ｉｎ ｔｈｅ ｘ⁃ｙ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ

点 Ａ 位于端面圆角与竖直方向杆件的连接处， ｑｘ

是载荷 ４６７ Ｎ 垂直作用在托架端面 ｘ 方向上的均布

力，大小为

ｑｘ ＝ Ｆ
ＸＺＺ ＝ ４６７ ／ ２

１ ０９７ × ２７． ５ ×
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１ ０９７ × １０３ Ｎ ／ ｍ ＝ ８ ４９０ Ｎ ／ ｍ （１）
式中，Ｆ———最大电池组重量载荷

Ｘ———半托架 ｘ 方向的长度

Ｚ———半托架 ｚ 方向的长度

点 Ａ 处，电池组重量载荷作用对点 Ａ 作用产生的

弯矩 Ｔ１ 大小为

Ｔ１ ＝
ｑｘ

２ × ｘ２
１ ＝ ８ ４９０ × ３０ × ３０

８ × １０ －６ Ｎ·ｍ

＝０． ９５５ Ｎ·ｍ （２）
式中，ｘ１———点 Ａ 到端面顶点的距离

固定端约束产生的支反力对点 Ａ 作用产生的弯

矩 Ｔ２ 大小为

Ｔ２ ＝ Ｆ′ｘ２ ＝ ４６７
２ × １ × １０－３ Ｎ·ｍ ＝ ０．２３４ Ｎ·ｍ

（３）
式中，Ｆ′———固定端支反力

ｘ２———点 Ａ 到固定端的距离

点 Ａ 处的载荷作用下产生的切应力 τＡｘｙ大小为

τＡｘｙ ＝ Ｔ
Ｗｐ

＝
（Ｔ１ ＋ Ｔ２） × １６

π × Ｄ３ × （１ － α４）
＝

（０． ９５５ ＋ ０． ２３４） × １６

π × （５ × １０ － ３） ３ × １ － ２
５( )

４

[ ]
×

１０ －６ ＭＰａ ＝ ４９． ７ ＭＰａ （４）
式中，Ｔ———点 Ａ 受到的总弯矩

ＷＰ———倒圆角处圆环抗弯截面系数

Ｄ———倒圆角处圆环外径

α———倒圆角处圆环外径与内径之比

按照第四强度理论得到计算等效应力的计算依

据———米塞斯（ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ）屈服准则，其计算等效应力

的表达式为

􀭺σＡ ＝ １
２
× ［（σｘ － σｙ） ２ ＋ （σｚ － σｙ） ２ ＋

（σｘ － σｚ） ２ ＋ ６ × （τｘｙ
２ ＋ τｙｚ

２ ＋ τｘｚ
２）］

１
２ ＝

３τＡｘｙ ＝ １． ７３２ × ４９． ７ ＭＰａ ＝ ８６． １ ＭＰａ （５）
式中， σｘ，σｙ，σｚ ———Ａ 点受到的 ｘ，ｙ，ｚ 三个方向的正

应力， τｘｙ，τｘｚ，τｙｚ ———Ａ 点受到的 ｘｙ，ｘｚ，ｙｚ 三个面内的

切应力。
点 Ａ 对应的节点号为 ２１ ３９４，将 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 分析

的结果文件调入经典界面，得到 ２１ ３９４ 号节点对应的

等效应力值为 ８７􀆰 ７１９ ＭＰａ。 对比理论计算和有限元

分析结果可知，两种方法得出的结果很接近，误差为

１􀆰 ８％ ，说明有限元的分析过程中模型的处理、网格的

划分和载荷、约束的添加方式比较符合实际情况，有限

元分析结果真实可靠。

３　 结构改进

由上面两种工况分析结果可知，除了局部产生应

力集中的现象，应力值较大以外，整体的应力有改进设

计的余量。 由此确定了改进的设计思路：对应力集中

区域进行结构改进，对整体考虑减少材料实现轻量化

设计。
３􀆰 １　 倒圆角设计

根据计算结果，最大应力出现在布置加强肋的侧

围直角拐弯处与底板焊接连接的位置，所以初步的结

构改进方案是将此处底板和侧围直角进行倒圆角设

计，避免产生应力集中的现象。 考虑箱体整体的尺寸，
此处的圆角值取为 ５０ ｍｍ。 倒圆角后两工况计算结果

及分析如图 ５ 和图 ６ 所示。

图 ５　 倒圆角后颠簸路面急刹车工况有限元计算结果

Ｆｉｇ． ５　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｒｅｓｕｌｔ ａｆｔｅｒ ｆｉｌｌｅｔｉｎｇ（ｓｕｄｄｅｎ ｂｒａｋｉｎｇ）

图 ６　 倒圆角后颠簸路面急转弯工况

有限元计算结果

Ｆｉｇ． ６　 Ｃａｌｃｕｌａｔｅ ｒｅｓｕｌｔ ａｆｔｅｒ ｆｉｌｌｅｔｉｎｇ（ｓｕｄｄｅｎ ｔｕｒｎｉｎｇ）

倒圆角后，两种工况下的应力分布大体一致，最大

应力仍然出现在布置加强肋的侧围圆角拐弯处与底板

焊接连接的位置，但是此处的最大应力值已大大降低。
颠簸路面急刹车工况下的最大应力值为 ９３􀆰 ４７５ ＭＰａ，
颠簸路面急转弯工况下的最大应力值为 ９３􀆰 ８５２ ＭＰａ。
倒圆角设计使得应力集中的现象得到改善。
３􀆰 ２　 整体轻量化设计

根据以上分析结果，对下箱体整体进行减薄优化

设计，优化设计过程中，首先对对参数化模型的设计变

量进行灵敏度分析。 灵敏度分析是确定优化过程设计

变量的有效方法［７］。 通过灵敏度分析，我们可以提取

设计过程中的信息，例如变量的变化对约束条件以及

目标变量的影响程度，确定哪些参数对系统或模型有

较大的影响［８⁃９］。
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３􀆰 ２􀆰 １　 目标函数的确定

对于急刹车和急转弯两种工况，优化目标都是电

池箱箱体的质量。
３􀆰 ２􀆰 ２　 状态变量的确定

在电池箱箱体轻量化设计过程中，应控制箱体构

件的最大等效应力，所以对于急刹车工况和急转弯工

况，状态变量均取为箱体构件的最大等效应力值，其值

上限为 １５７ ＭＰａ。
３􀆰 ２􀆰 ３　 设计变量的确定

在优化过程中， 根据灵敏度分析结果确定设计变

量。 即首先对参数进行灵敏度分析，参数取为模型中

各构件的厚度。 计算出每个参数对目标函数和状态变

量的灵敏度，然后选择对目标函数和状态变量灵敏度

大的参数作为设计变量。 模型中各参数分别为侧围的

厚度 ｄｓ＿１、底板的厚度 ｄｓ＿２、侧围焊接框架 ｄｓ＿３、长托

架的厚度 ｄｓ＿４、短托架厚度 ｄｓ＿５、吊耳的厚度 ｄｓ＿６。
急刹车和急转弯工况各参数的灵敏度结果分别如表 １
和表 ２ 所示。

表 １　 急刹车工况各参数灵敏度分析结果

Ｔａｂ． １　 Ａｌｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ’ ｓｅｎｓｉｔｉｖｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ（ｓｕｄｄｅｎ ｂｒａｋｉｎｇ）

变量名称
Ｖａｒｉａｂｌｅ

灵敏度（应力）
Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ（Ｓｔｒｅｓｓ）

灵敏度（总质量）
Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ（Ｇｒｏｓｓ ｍａｓｓ）

ｄｓ＿１ － ０． ００２ ５１ ０． ３３４ ５１
ｄｓ＿２ － ０． １２４ ０７ ０． ０８１ ７３
ｄｓ＿３ － ０． ００１ ９２ ０． ０２５ ６７
ｄｓ＿４ － ０． ４８８ １５ ０． ０２５ ６３
ｄｓ＿５ － ０． ００１ ０２ ０． ０１０ ２２
ｄｓ＿６ － ０． ００１ １９ ０． ０１０３ ４

表 ２　 急转弯工况各参数灵敏度分析结果

Ｔａｂ． ２　 Ａｌｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ’ ｓｅｎｓｉｔｉｖｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｒｅｓｕｌｔｓ（ｓｕｄｄｅｎ ｔｕｒｎｉｎｇ）

变量名称
Ｖａｒｉａｂｌｅ

灵敏度（应力）
Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ（Ｓｔｒｅｓｓ）

灵敏度（总质量）
Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ（Ｇｒｏｓｓ ｍａｓｓ）

ｄｓ＿１ － ０． ００２ ５０ ０． ３３４ ５１
ｄｓ＿２ － ０． １２４ ０９ ０． ０８１ ７３
ｄｓ＿３ － ０． ００１ ８９ ０． ０２５ ６７
ｄｓ＿４ － ０． ４８８ １６ ０． ０２５ ６３
ｄｓ＿５ － ０． ００１ ０５ ０． ０１０ ２２
ｄｓ＿６ － ０． ００１ １８ ０． ０１０ ３４

表 ４　 改进前后两种工况最大应力和质量对比

Ｔａｂ． ４　 Ｃｏｎｔｒａｄｉｓｔｉｎｃｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｇｒｏｓｓ ｍａｓｓ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｂｅｅｎ ｉｍｐｒｏｖｅｄ

颠簸路面急刹车工况最大应力
Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ （ｓｕｄｄｅｎ ｂｒａｋｉｎｇ） ／ ＭＰａ

颠簸路面急转弯工况最大应力
Ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ （ｓｕｄｄｅｎ ｔｕｒｎｉｎｇ） ／ ＭＰａ

质量
Ｍａｓｓ ／ ｋｇ

倒圆角前
Ｂｅｆｏｒｅ ｆｉｌｌｅｔｉｎｇ ２００􀆰 ８１０ ２００􀆰 ２９０ ６５􀆰 １１８

倒圆角后
Ａｆｔｅｒ ｆｉｌｌｅｔｉｎｇ ９３􀆰 ４７５ ９３􀆰 ８５２ ６３􀆰 ２６６

轻量化后
Ａｆｔｅｒ ｌｉｇｈｔｗｅｉｇｈｔ １４６􀆰 ２７０ １４８􀆰 ３５０ ４９􀆰 １７７

　 　 选择对目标函数和状态变量灵敏度大的参数 ｄｓ＿
１、ｄｓ＿２ 和 ｄｓ＿３ 作为设计变量。 急刹车及急转弯工况

设计变量的初值及变化范围如表 ３ 所示。
表 ３　 急刹车和急转弯工况设计变量的初值及其变化范围

Ｔａｂ． ３　 Ｄｅｓｉｇｎ ｖａｒｉａｂｌｅ’ｓ ｉｎｉｔｉａｌ ｖａｌｕｅ ａｎｄ ｃｈａｎｇｅ

ｒａｎｇｅ（ｓｕｄｄｅｎ ｂｒａｋｉｎｇ ａｎｄ ｔｕｒｎｉｎｇ ）

变量名称
Ｖａｒｉａｂｌｅ

初值
Ｉｎｉｔｉａｌ

ｖａｌｕｅ ／ ｍ

最小允许值
Ｔｈｅ ｍｉｎ．
ｖａｌｕｅ ／ ｍ

最大允许值
Ｔｈｅ ｍａｘ．
ｖａｌｕｅ ／ ｍ

ｄｓ＿１ ２ × １０ － ３ １． ３ × １０ － ３ ２． ２ × １０ － ３

ｄｓ＿２ ２ × １０ － ３ １． ３ × １０ － ３ ２． ２ × １０ － ３

ｄｓ＿３ ２ × １０ － ３ １． ３ × １０ － ３ ２． ２ × １０ － ３

ｄｓ＿４ ２ × １０ － ３ １． ３ × １０ － ３ ２． ２ × １０ － ３

ｄｓ＿５ ２ × １０ － ３ １． ３ × １０ － ３ ２． ２ × １０ － ３

ｄｓ＿６ ３ × １０ － ３ ２． ３ × １０ － ３ ３． ２ × １０ － ３

３􀆰 ２􀆰 ４　 优化结果

两种工况下电动汽车电池箱箱体重量 Ｍ 优化过

程产生的最佳设计点 ｄｓ＿１、ｄｓ＿２ 和 ｄｓ＿３ 的值都为

１􀆰 ３ × １０ － ３ｍ，目标函数电池箱箱体的质量为 ４９􀆰 １７７
ｋｇ，急刹车工况最大等效应力为 １４６􀆰 ２７ ＭＰａ，急转弯

工况产生的最大等效应力为 １４８􀆰 ３５ ＭＰａ 满足应力上

限要求。 优化后，目标函数电池箱的质量减少了

１５􀆰 ９４１ ｋｇ。
经有限元分析计算，电池箱箱体第一阶固有频率

为 ５１􀆰 ８２ Ｈｚ，与电动汽车颠簸路面工况下的频率 ３０
Ｈｚ 以下不重合［１０］，刚度满足要求。 改进前后应力和

重量对比如表 ４ 所示。

４　 结论

本文通过使用有限元分析软件 Ａｎｓｙｓ ／ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ
来计算某型号电动汽车电池箱在两种不同工况下的结

构强度，并根据分析结果进行结构改进设计，得出以下

结论：
１）通过对颠簸路面急刹车和急转弯两种工况下

电池箱的强度计算，得知两种工况下的应力分布大体

一致。
２）两种工况下，应力集中部位均在布置加强肋的

侧围直角拐弯处与底板焊接连接的位置。 除了几处高

应力区域外，下箱体的整体的应力（ ＜ １００ ＭＰａ）有改

进设计的余量。
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３）对应力集中的部位进行结构改进。 两种工况

下下箱体最大应力分别由 ２００􀆰 ８１ ＭＰａ 下降到 ９３􀆰 ４７５
ＭＰａ 和 ２００􀆰 ２９ ＭＰａ 下降到 ９３􀆰 ８５２ ＭＰａ。 应力集中不

再突出。
４）通过选取对目标函数和状态变量灵敏度大的

参数作为优化的设计变量，优化结果下箱体总质量减

少 １４􀆰 ０８９ ｋｇ，减少了约 ２２􀆰 ３％ ，同时经有限元分析计

算强度和刚度也满足要求，下箱体的材料利用率得到

提高，取得了良好的经济效益，也符合电动汽车整体轻

量化的要求［１１］。
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