
技術學刊 第二十九卷 第二期 民國一○三年  123 

Journal of Technology, Vol. 29, No. 2, pp. 123-129 (2014) 

 

車體結構輕量化分析 

劉明遠 1
 王栢村 2

 陳勇全 1, * 

1國立屏東科技大學車輛工程系 
2國立屏東科技大學機械工程系 

摘 要 

本研究主要是利用有限元素方法配合最佳化分析工具，來進行電動車車體

結構之輕量化設計及靜剛性。分析時，是以三維有限元素模型來探討車體結構

之靜態特性。為驗證分析模型之準確性，也同時採用實驗模態分析方法作為有

限元素模型之驗證。分析結果顯示，在不改變原車體材質及維持與原車體結構

靜剛性之情況下，本研究所提新車體結構之重量較原車體大約減少了 19%。 

關鍵詞：輕量化，有限元素分析，實驗模態分析，靜剛性。 
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ABSTRACT 

In this study, both the finite element method and the skill of optimi-
zation analysis are used to explore the design of a lightweight electric 
vehicle car-body structure and its static stiffness.  The static behavior of 
the car-body structure is investigated using a three-dimensional finite 
element model.  The feasibility of the proposed finite element model was 
confirmed by comparing the numerical solutions with the results obtained 
from the experimental modal analysis (EMA).  The results indicate that 
the redesigned vehicle structure has a 19% reduction in weight with the 
same material and static stiffness as the original vehicle. 

 

 

一、前 言 

現代汽車技術的快速發展以及消費型態的改變，現在

汽車產品的開發週期必須縮短到十幾個月，因此運用電腦

模擬分析是個趨勢。電腦模擬分析可以評估新產品在設計

開發階段之多種性能，如車身或其主要結構的剛度、強度
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以及動態特性等，使產品的開發更容易及節省成本。Borges 

[1]和 Crawford [2]利用有限元素分析方法來求得不同底盤

之扭轉剛性。但 CAE研發團隊必須經常面對一個非常重要

的問題，就是如何獲得一個符合實際車輛結構的數值結果

[3]。Magalhães等人[3]主要是探討 unibody vehicle之靜剛

性。分析時，利用實驗模態分析和扭轉剛性實驗，來驗證

有限元素模型之準確性。研究結果指出，扭轉剛性實驗分

析與有限元素分析所得之結果，兩者相似性達 99%。而在

0~80 Hz 之範圍內，實驗模態分析所得之振模與有限元素

分析所得之結果，其誤差約為 10%。Cheng等人[4]之研究

結果指出，將參數化模型之預測結果和實驗測試之結果比

較，其最大誤差小於 4%，故參數化模型能夠正確地描述

車體之結構特性。Filho等人[5]之研究，也是利用實驗模態

分析和扭轉剛性實驗來驗證有限元素模型之準確性。結果

指出，扭轉剛性實驗與有限元素分析所得之結果比較，其

誤差約為 4%，此外，其研究也利用結構最佳化分析方法

來對有限元素模型進行變更設計，雖然總重量增加了 6%，

但卻提升了 75%車體結構之扭轉剛性。黃運琳等人[6]利用

有限元素模型來模擬電動代步車與電動輪椅之動態與振動

模態。結果顯示，結合動態模擬與實際道路測試，可以用

來分析車架之動態應力分佈，以及改善結構設計與剛性。

Dzerkelis等人[7]之研究，利用三維有限元素模型來模擬分

析底盤結構之靜剛性。結果指出，底盤結構受彎曲負載時，

其位移量不能大於 1 mm，而受扭轉負載時，其扭轉角要

小於 1 度。Doke 等人[8]利用樑元素來建立轎車車體結構

之分析模型，並探討整車的噪音、振動和碰撞性能。 

研究結果指出，利用有限元素模型可以有效預測振動

並提出改善來降低結構重量。Laxman 等人[9]利用結構最

佳化分析工具，來進行車體零件之減重分析。結果每輛汽

車可以成功的減輕重量 1.4 kg，減重百分率為 7.3%，每年

可以節省之成本約 NT$320,000。Yamamoto 等人[10]，也

是利用最佳化工具，來進行車體引擎室之減重分析，分段

進行拓樸優化及形狀優化分析，在維持原始結構剛性之情

況下，成功減輕重量 35%。 

以上有關輕量化分析之研究，並沒有針對整車車體結

構作輕量化分析。本研究主要是利用三維有限元素模型配

合最佳化分析工具，來分析探討電動車車體結構之輕量化

設計。本研究是以市售 UV車 (utility vehicle) 作為參考車

體，來進行模態、靜剛性以及強度分析。並利用實驗模態

分析所得之結果，來驗證有限元素所得之結果，以確認有

限元素模型之準確性。此外，在不改變材質及靜剛性之條

件下，本研究也利用最佳化分析工具，對底盤進行輕量化

設計。 

二、有限元素模型 

本研究所使用參考車體之幾何尺寸，車長為 2870 

mm、車高為 1850 mm、車寬為 1500 mm、軸距為 1910 mm 

表一 有限元素模型收斂分析結果 

Element Number Displacement (mm) 

38856 0.535 

46568 0.621 

56845 0.689 

66345 0.722 

76954 0.741 

86562 0.745 
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圖 1 車體結構之 CAD 模型 
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圖 2 車體結構之 FEM 模型 

 

 

以及重量為 104 kg。首先採用 Solidwork繪圖軟體，來建

立車體結構之幾何模型，如圖 1所示。然後再利用有限元

素分析軟體 ABAQUS將 CAD模型讀入，建立彈塑性有限

元素模型。圖 2是本研究所採用之有限元素模型，分析時

元素是採用三維八節點之實體元素。表一是有限元素模型

之收斂分析，收斂點是採用剛性分析時之負載點位移。由

表一可知，當元素數目為 76954時，結果已趨收斂。為節

省分析時間，本研究之模型，其元素及節點數目分別採用

76954 及 149169。車體結構皆為鋼管，其材質是採用

STKM11A，這是因為參考車種是使用此材料以及此材料在

市面上取得容易。此材料之彈性係數為 210 GPa、浦松氏 
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表二 實驗與模擬所得自然頻率之比較表 

Mode EMA (Hz) FEM (Hz) Difference (%) 

1 24.95 26.23 5.1 

2 26.02 27.38 5.2 

3 33.22 32.89 -0.9 

4 34.31 37.24 8.5 

5 47.44 42.68 -10.0 

6 48.53 47.48 -2.1 

 

 

 
圖 3 實驗模態分析之設備架設圖 [11] 

 

 

比為 0.3、材料密度為 7850 kg/m3、降伏強度為 354 MPa、

抗拉強度 391 MPa。 

三、有限元素模型驗證 

為驗證本研究所使用有限元素模型之準確性，首先利

用實驗模態分析方法來進行車體結構之模態分析，以求得

其自然頻率和模態振型。圖 3為實驗模態分析之設備架設

圖，包括衝擊鎚、感測器與頻譜分析儀 (FFT analyzer) 及

手提式電腦，詳細實驗步驟請參考文獻[11]。 

表二為實驗模態分析與有限元素分析所得前面 6個模

態之結果比較，由表二之結果可知，有限元素分析所得之

自然頻率與實驗值之誤差均在 10%以內。圖 4是模態 3時，

有限元素分析所得之振模，與實驗模態分析方法所得模態

之比較。由圖 4中可以得知，實驗所得之模態振型與有限

元素模型分析所得之模態振型趨勢相當接近。因此可以確

認本研究所採用之有限元素模型，應可以準確的用來作為

車體結構後續之分析。 

 
圖 4 有限元素分析和實驗模態分析所得模態之比較 
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Constrained y, z only

Constrained y only

Applied load location

Constrained x, y only

 
圖 5 彎曲剛性之邊界條件示意圖 

 

四、車體結構有限元素分析 

本研究是利用車體結構受靜態負載時所產生之變形

量及扭轉角度，來推算其車體結構之靜剛性。相關靜剛性

分析時，所採用之邊界條件分別說明如下： 

1. 彎曲剛性分析 

車體結構彎曲剛性有限元素分析時，其邊界條件及負

載施加位置是參考文獻[9]，如圖 5所示。分析時之邊界條

件為在後懸吊鎖點處一端固定 x、y、z三個方向之自由度，

另一端則固定 x、y方向之自由度。而在前懸吊鎖點處一端

固定 y、z兩個方向之自由度，另一端則固定 y方向之自由 
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Applied load location
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Constrained 6 dof

 
圖 6 扭轉剛性之邊界條件示意圖 

 

 

Constrained y,z only  

Power system (75 kg)- 

Battery set (71 kg)- 

Control system (4 kg)- 

Differential (12 kg)-  

Constrained x, y, z only  

Constrained y only  

Constrained x, y only  

X

Y

Z  
圖 7 自重分析之邊界條件 

 

 

度。並在約車體中間處之兩邊分別施加一集中負載，大小

為 1000 N。文獻上之分析均在車體之載重方向施加負載來

進行彎曲剛性分析，故本文之施加負載也是車體之載重方

向，而此負載是對 x軸造成彎曲。因本文 x軸為車的縱軸，

因此其彎曲較其他軸大，即 x軸的彎曲條件較為嚴苛，故

僅分析 x軸方向之彎曲剛性。 

2. 扭轉剛性分析 

車體結構扭轉剛性之有限元素分析方面，其邊界條件

為在後懸吊鎖點處左右兩端均固定其六個方向的自由度。

此外，在前懸吊處兩邊分別施加一大小為 1000 N但方向相

反之集中負載，如圖 6所示。文獻上之分析均在車體之載

重方向施加負載來進行扭轉剛性分析，故本文之施加負載

也是車體之載重方向，而此負載是對 x軸造成扭轉。本文

x軸為車的縱軸，因此其扭轉較其他軸大，x方向之扭轉較

其他方向嚴苛，故僅分析 x軸方向之扭轉剛性。 

X

Y

Z

Constrained y, z only  

Power system (75 kg)- 

Battery set (71 kg)- 

Control system (4 kg)- 

Differential (12 kg)- 

Passenger (200 kg)-  Constrained x, y, z only  

Constrained y only  

Constrained x, y only  

 
圖 8 全負載分析之邊界條件 

 

3. Hyperworks 輕量化設計 

利用 Hyperworks最佳化分析軟體，進行底盤結構拓樸

最佳化分析。分析時，給予設計拘限，設計條件為原始車

體結構之靜剛性，設計目標為車體結構重量最輕。最後，

利用拓樸最佳化獲得車體底盤結構之初始概念設計模型。 

4. 車體結構強度分析 

(一) 自重強度分析 

車體結構自重有限元素分析時，考慮其整車配重，其

邊界條件[9]為在後懸吊鎖點處一端固定 x、y、z三個方向

之自由度，另一端則固定 x、y方向之自由度。而在前懸吊

鎖點處一端固定 y、z兩個方向之自由度，另一端則固定 y

方向之自由度。此外，並依照配重在該配重位置施加負載，

如圖 7所示。 

(二) 全負載強度分析 

車體結構全負載分析時，其邊界條件同自重強度分

析，如圖 8所示。分析時，除了考慮整車配重外，並考慮

駕駛乘客重量。 

(三) 全負載煞車強度分析 

車體結構全負載煞車分析時，其邊界條件同自重強度

分析，如圖 9所示。分析時，考慮整車滿載之情況外，並

在 x方向施加一 0.7 g之重力場[5]，用來模擬煞車時所產

生之重力加速度。 

五、結果與討論 

1. 底盤結構輕量化設計 

本研究是利用最佳化分析軟體 Optistruct，來進行車

體底盤結構之拓樸優化。圖 10 是底盤結構輕量化分析之

流程圖，其分析步驟包括原始底盤模型建立、拓樸分析、 
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Constrained y,z only  
Constrained x, y only  

Constrained x, y, z only  

Constrained y only  

Power system (75 kg)- 

Battery set (71 kg)- 

Control system (4 kg)- 

Differential (12 kg)- 

Passenger (200 kg)-  

0.7G 

 
圖 9 全負載煞車分析之邊界條件 

 
 

Original chassis Topology optimization

Interpret design 

Final design 

Fist concept design 

 
圖 10 車體底盤結構輕量化分析流程圖 

 
 

概念設計、細部修改、最終設計。由圖 10可以看出原始底

盤與輕量化底盤之差別，其不同處為底盤結構之管件位置

佈置不同以及管件尺寸的不同，原始底盤是使用長方型管

與圓管此兩種型式之管件組成，其尺寸為 60 × 40 × t2 

mm、38 × 25 × t2 mm、ø60 × t2 mm，而新設計是採用方形

管以不同尺寸之管件所組成，其尺寸為 60 × 60x × t1.6 

mm、40 × 40 × t2 mm等。分析時，是以在給定之約束條件

以及滿足原始車體結構靜剛性之前提下，讓結構之重量達

到最輕為設計目標。待分析完成後，可獲得一新車體結構

之概念設計。然後重新建立新車體結構之 CAD 模型及有

限元素模型，再對新車體結構進行有限元素靜剛性分析。

若是剛性不足，則必須重新進行概念設計之變更，直至滿

足原車體結構之靜剛性。依照拓樸分析結果，本研究在底

盤部分考量有兩種不同之設計方案，分別標示為 Opt1 與

Opt2，如圖 11所示。 

a. Opt1  b. Opt2   
圖 11 輕量化車體結構設計方案 

 
 

b. Opt1 

a. Original

c. Opt 2 

Y

Z

 
圖 12 三種車體結構彎曲分析所得之 y 方向位移分佈 

 
 

b. Opt1 

a. Original

c. Opt 2 Y

Z X  
圖 13 三種車體結構扭轉分析所得之 y 方向位移分佈 

 

2. 車體結構靜剛性 

圖 12及圖 13分別為三種車體結構 (參考車體Original、 
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表三 實驗及模擬所得之靜剛性比較表 

Vehicle Structure Original Opt1 Opt2 

Bending stiffness (N/mm) 1483.85 1535.13 (+3.5%) 1515.75 (+2.1%) 

Torsion stiffness (N-m/deg) 1051.89 1152.47 (+9.6%) 1141.29 (+8.5%) 

Weight (kg) 104 84 (-19.2%) 87 (-16.3%) 

 

 

a. Original  b. Opt1  
Max.von-Mises :92.9 MPa  Max.von-Mises :37.7 MPa  

S, Mises
(Avg: 75%)

+1.000e+02
+9.000e+01
+8.000e+01
+7.000e+01
+6.000e+01
+5.000e+01
+4.000e+01
+3.000e+01
+2.000e+01
+1.000e+01
+0.000e+00

 
圖 14 車體自重分析時之 von-Mises 應力分佈 

 

 

Opt1及 Opt2) 受到彎曲及扭轉兩種不同作用負載時，所造

成之位移分佈圖。依據圖 12 之分析結果可知，原車體結

構受彎矩作用時，其施力點位置 y 方向之平均位移值為

0.674 mm。而新設計之輕量化車體結構 Opt1及 Opt2受彎

矩作用時，其施力點位置 y方向之平均位移值分別為 0.651 

mm及 0.659 mm。由圖 13可知，參考車體結構受扭矩負

載作用時，其平均位移值為 0.667 mm，換算其所對應之扭

轉角度為 0.19°。此外，由圖 13也可得知輕量化車體結構

Opt1及 Opt2其平均位移值分別為 0.609 mm及 0.623 mm，

換算其所對應之扭轉角度分別為 0.17°及 0.172°。根據彎
矩剛性及扭轉剛性與位移、扭轉角和作用力之關係，可求

得車體結構之彎曲及扭轉剛性，計算結果如表三所示。依

據表三之比較結果可知，Opt1之設計無論在彎曲或是扭轉

剛性上，甚至在減重方面均較 Opt2來的好。因此，以下之

分析將以參考車體及 Opt1為主。 

3. 車體結構強度 

圖 14~16分別為 Original、Opt1車體結構承受自重、

全負載及全負載煞車時，三種不同工作環境所造成之

von-Mises應力分佈圖。當車體結構承受自身重量及整車配

重時，其原車體結構 von-Mises 應力最大位置發生在左邊

前懸吊鎖點位置，最大應力值為 92.9 MPa。而輕量化車體

結構 von-Mises 應力最大發生在右邊後懸吊鎖點位置，最

大應力值為 37.7 MPa，如圖 14所示。圖 15是當車體結構

承受整車配重及駕駛乘客重量時，von-Mises 之應力分佈 

a. b. Opt1  
Max. von-Mises :130.0 MPa Max. von-Mises :85.4
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圖 15 車體全負載分析時之 von-Mises 應力分佈 
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圖 16 車體全負載煞車分析時之 von-Mises 應力分佈 

 

 

圖。由 15圖可知，其原車體結構之 von-Mises應力最大位

置發生在右邊懸吊鎖點位置，最大應力值為 130.0 MPa，

輕量化車體結構之 von-Mises 應力最大值是發生在右邊後

懸吊鎖點位置，最大應力值為 85.4 MPa。當車體結構承受

全負載煞車時，其原車體結構之 von-Mises 應力最大位置

發生在右邊前懸吊固定位置，其最大應力值為 260.1 MPa。

而輕量化車體結構 von-Mises 應力最大值發生在右邊前懸

吊鎖點位置，最大值為 211.3 MPa，如圖 16所示。根據有

限元素分析結果所示，車體結構在此三種工作環境下，最

大應力值皆在材料之降伏範圍 (354 MPa) 之內，結果歸納

如表四所示。 
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表四 自重、全負載及全負載煞車分析所得最大 von-Mises 應力之比較表 

Condition 
Original 

Max. von-Mises (MPa) 
Opt1 

Max. von-Mises (MPa) 

Curb Weight  92.9  37.7 

Gross Vehicle Weight 130.0  85.4 

Gross Vehicle Weight + Braking 260.1 211.3 

 

 

六、結 論 

本研究是針對電動車整車車體空間結構做輕量化分

析，而目前所蒐集到的文獻上，均只針對汽車零件、車身

引擎室、懸吊控制臂等做結構輕量化之探討，有關整車車

體結構輕量化分析的文獻並無相關資料。本文就車體空間

結構之輕量化分析流程、結構剛性及結構強度之分析，均

有詳細之描述及探討。 

本研究已建立車體結構之輕量化分析技術及強度分

析之有限元素模型。利用所建立之有限元素模型所求得之

自然頻率及模態與實驗模態分析所得之結果，其自然頻率

誤差值約為 10%以內。而在車體輕量化分析方面，在不改

變原車體材質之情況下，與原車體結構比較，輕量化車體

結構 Opt1之彎曲及扭轉剛性分別增加約 3.5%及 9.6%。車

體結構在自重、全負載及全負載煞車條件下之強度分析，

輕量化車體結構 Opt1之強度均比原車體結構好，且輕量化

車體結構 Opt1較原車體結構之重量減量 20 kg，減重百分

率為 19.2%。因此，本研究所提出之輕量化分析技術，將

可作為電動車車體結構設計時輕量化分析之參考，對於車

體結構之減重及結構強度分析，將有相當之幫助。 
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