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摘要:针对高精度衡器载荷测量仪反力机构的悬臂梁质量较大的问题ꎬ对高精度衡器载荷测量仪的工作原理、悬臂梁加工工艺和拓

扑优化方法进行了研究ꎮ 利用 ＡＮＳＹＳ 对优化前的反力机构进行了静力学分析ꎬ基于固体各向同性材料(ＳＩＭＰ)理论对悬臂梁进行

了拓扑优化设计ꎬ建立了悬臂梁拓扑优化数学模型ꎬ运用优化准则法更新了设计变量ꎬ求解了位移约束下悬臂梁体积最小的拓扑结

构ꎻ利用 Ｔｏｓｃａ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ 对建立的数学模型进行了求解ꎬ得到了满足设计要求的悬臂梁结构ꎬ最后对优化后的悬臂梁进行了静力学

分析ꎬ并与优化前的分析结果进行了对比ꎮ 研究结果表明ꎬ优化后悬臂梁减重 １９. ８％ ꎬ悬臂梁结构满足强度要求ꎻ且悬臂梁竖直方

向最大位移量为 ４. ７９６ ９１ ｍｍꎬ可以保证高精度衡器载荷测量仪检定的准确度ꎬ由此验证了新悬臂梁结构的可行性ꎮ
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０　 引　 言

国家重大科学仪器设备开发专项—«高精度衡器

载荷测量仪开发和应用»项目研制出的测量仪能准

确、快速地评定大型衡器的准确度ꎮ 其中反力机构的

悬臂梁设计虽然能够满足当前的使用要求ꎬ但是仍存



在质量较大的情况ꎬ测量车每车携带 １０ 个悬臂梁ꎬ进
行外出检定时ꎬ过重的结构将大大增加燃油消耗ꎬ且安

装检定设备时ꎬ需检定人员搬运悬臂梁ꎬ劳动强度较

大ꎮ 根据反力机构的有限元分析结果来看ꎬ该悬臂梁

具有较大的优化空间ꎮ
目前ꎬ连续体拓扑优化的方法主要有均匀化方法、

变密度法和渐进结构算法(ＥＳＯ)等ꎬ其中变密度法在

工程上得到了较为广泛的应用ꎬ并且大多数采用 ＳＩＭＰ
插值模型对结构进行拓扑优化ꎬ如郭璐等[１] 基于变密

度理论对驾驶舱进行拓扑优化ꎬ解决了多工况载荷下

舱体结构设计问题ꎬ优化后的舱体结构ꎬ弯曲刚度和扭

转刚度均满足实际强度要求ꎬ质量下降 １０％ 左右ꎬ为
驾驶舱的轻量化设计提供了可行方案ꎻ王淑芬等[２] 根

据人机工程学以及座椅的基本要求ꎬ对汽车座椅坐垫

进行了拓扑优化设计ꎬ优化后的座椅骨架比优化前减

重 ２０％ ꎬ得到了可行的新座椅骨架模型ꎻ谢伦杰等[３￣４]

对电动汽车车身进行了多目标拓扑优化ꎬ以平均柔度

最小和平均频率最大为总目标ꎬ约束条件为不同的体

积比约束ꎬ计算得到的车身结构具有较好的静动态特

性ꎬ可以为电动汽车车身开发提供设计依据ꎮ
本研究利用 Ｔｏｓｃａ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ 直接对悬臂梁三维结

构进行拓扑ꎬ基于变密度理论建立拓扑优化模型ꎬ求得

满足位移要求且具有最小体积的拓扑结构ꎬ并对悬臂

梁进行优化ꎬ验证其可行性ꎮ

１　 反力机构有限元静力学分析

测力仪安装于油缸上方ꎬ根据检定时所需加载的

力值ꎬ液压伺服控制系统对油缸供油ꎬ油缸内的活塞带

动测力仪上升ꎬ测力仪上方的压头和悬臂梁自由端接

触ꎬ由于力的相互作用ꎬ测力仪所受的载荷等于汽车衡

秤体上所受的载荷[５]ꎮ 根据反力机构的设计要求ꎬ悬
臂梁在工作状态下不仅满足强度要求ꎬ而且竖直方向

上的最大位移量不超过 ５ ｍｍꎮ
反力机构工作情况如图 １ 所示ꎮ

图 １　 反力机构实物图

１. １　 网格划分和材料属性

本研究利用前处理软件 ＡＮＳＡ 对模型进行网格划

分ꎬ所选单元为 Ｓｏｌｉｄ１８６ 单元ꎮ
参数如下:
悬臂梁和钢墩台材料为 Ｑ４６０ꎬ
常温下屈服强度 σＳ 为 ４６０ ＭＰａꎬ
弹性模量 Ｅ 为 ２. ０６ｅ５ ＭＰａꎬ
泊松比 ｖ 为 ０. ２８ꎬ
密度 ρ 为 ７ ８５０ ｋｇ / ｍ３ꎮ
采用随动强化双线性弹塑性模型ꎬ切线模量取

２. ０６ｅ３ ＭＰａ[６]ꎮ
反力机构的三维模型如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 反力机构三维模型

１. ２　 加载及边界条件

该衡器载荷测量仪的最大量程为 １５０ ｔꎬ由 ８ 台油

缸共同对汽车衡秤体施加特定的力值ꎬ但该机构用于

不同的量程的秤ꎬ每台油缸设计最大油压为 ２００ ｋＮꎬ考
虑系统的安全性ꎬ设悬臂梁所承受最大压力为 ２５０ ｋＮꎮ

为了提高计算精度ꎬ本研究建立直径为 Φ７０ ｍｍ
的压头模型ꎬ压头上表面和悬臂梁底部接触类型设为

Ｎｏ Ｓｅｐａｒａｔｉｏｎ(ａｌｗａｙｓ)ꎬ其余接触均设为 ｓｔａｎｄａｒｄꎮ
根据上述反力机构三维模型ꎬ在压头底部 Ｆ１ 面施

加 ６４. ９６ ＭＰａ 均布压力ꎬ边界条件简化为钢墩台底部

Ｆ２ 面完全固定ꎮ

１. ３　 有限元分析结果

本研究将建立的有限元模型导入 ＡＮＳＹＳ 进行静

力学分析ꎮ
优化前反力机构的有限元分析结果如图３、图４ 所示ꎮ

图 ３　 反力机构 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力云图
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图 ４　 反力机构竖直方向位移云图

由图 ３ 可知反力机构的整体应力分布情况:
最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力发生在下卡槽应力集中处ꎬ

应力值为 ５４７. ７７３ ＭＰａꎻ
悬臂梁最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力为 ５０８. １８９ ＭＰａꎬ超出

Ｑ４６０ 材料的屈服极限ꎬ存在微小的塑性变形ꎬ最大

Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 塑性应变为 ０. ００８ ２６１ꎬ发生在与下卡槽应

力集中处接触的部位ꎬ不影响悬臂梁结构的使用ꎮ
由图 ４ 可知反力机构竖直方向位移云图中ꎬ反力

机构竖直方向的最大位移值为 ４. ４１４ ６２ ｍｍꎬ满足反

力机构的设计要求ꎮ

２　 拓扑优化数学模型

２. １　 固体各向同性惩罚微结构模型(ＳＩＭＰ)
基于变密度理论的拓扑优化ꎬ本研究以有限元法

为基础ꎬ将连续体结构离散化成有限个单元ꎬ以每个单

元的相对密度为设计变量ꎬ每个单元的弹性模量为相

对密度的函数ꎮ 变密度理论将离散问题转化成连续问

题来研究ꎬ采用寻优算法更新设计变量ꎬ结构优化问题

转化为求解单元材料的有无问题ꎬ即通过单元的删减

来寻求结构的最佳传力路径ꎮ
Ｓｉｇｍｕｎｄ 提出的 ＳＩＭＰ 插值模型[７]ꎬ优化前、后材

料弹性模量满足以下关系(ＳＩＭＰ 模型假设材料的弹性

张量是各向同性的ꎬ泊松比 ｖ 为常量ꎬ不随着单元的相

对密度的变化而变化):
Ｅ ｉ(ρ) ＝ ρｐ

ｉ Ｅ０
ｉ ( ｉ ＝ １ꎬ２ꎬ３􀆺ꎬＮ) (１)

式中:Ｅ ｉ(ρ)— 第 ｉ 个单元优化后的弹性模量ꎻρｉ— 第 ｉ
个单元的相对密度ꎬ０ < ρｉ < １ꎻＥ０

ｉ (ρ)—第 ｉ个单元优

化前的弹性模量ꎻＮ— 单元数目ꎻｐ— 刚度 － 密度插值

模型中引入的惩罚因子ꎬ引入的惩罚因子 ｐ 用于抑制

中间相对密度单元的出现ꎬ即减少相对密度介于０ 和１
之间的单元ꎬ使得单元的相对密度趋近于 ０ 或 １ꎮ

对于惩罚因子的取值范围ꎬ经过许多学者的研究

和讨论ꎬＳＩＭＰ 模型所表示的材料特性要具有可实现性

和真实性ꎬ必须满足以下条件[８]:

　 　 (１) 二维情况:

ｐ ≥ ｐ∗ ＝ ｍａｘ ２
１ － ｖꎬ

４
１ ＋ ｖ{ } (２)

　 　 (２) 三维情况:

ｐ ≥ ｐ∗ ＝ ｍａｘ １５ １ － ｖ
７ － ５ｖꎬ

３
２

１ － ｖ
１ － ２ｖ{ } (３)

２. ２　 悬臂梁的拓扑优化数学模型

反力机构设计要求为加载后竖直方向上最大位移

量不超过 ５ ｍｍꎬ为减少计算成本ꎬ本研究仅取悬臂梁

和传感器压头进行拓扑计算ꎬ边界条件为悬臂梁与其

余部件(压头除外)的接触面均设为完全固定ꎬ压头和

悬臂梁底部接触类型设为 Ｎｏ Ｓｅｐａｒａｔｉｏｎ(ａｌｗａｙｓ)ꎬ压头

底部施加 ６４. ９６ ＭＰａ 的均布载荷ꎮ
本研究取该次分析的最大位移值为拓扑优化数学

模型的位移约束值ꎬ经分析ꎬ最大竖直方向位移量为

１. ７４９ ２ ｍｍꎬ取约束值为 １. ８ ｍｍꎮ
悬臂梁竖直方向位移云图如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 悬臂梁独立有限元分析竖直方向位移云图

建立拓扑优化数学模型为:
Ｆｉｎｄ: ｘ ＝ {ｘ１ꎬｘ２ꎬ􀆺ꎬｘｉ} Ｔ( ｉ ＝ １ꎬ􀆺ꎬＮ)

Ｍｉｎｉｍｉｚｅ: Ｖ ＝ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｘｉｖｉ

Ｓ. ｔ: ｕ≤１. ８ ｍｍ
Ｆ ＝ ＫＵ

０ < ｘｍｉｎ≤ｘｉ≤ｘｍａｘ≤１ (４)
式中:ｘｉ—第 ｉ 个单元的相对密度ꎬＮ—单元数目ꎬＶ—优

化后悬臂梁结构的体积ꎬｖｉ—优化后第 ｉ 个单元的体积ꎬ
ｕ—悬臂梁结点在竖直方向的最大位移量ꎬＫ—优化前

的整体刚度矩阵ꎬＵ—位移列向量ꎬＦ—载荷列向量ꎮ
２. ３　 拓扑优化求解算法

拓扑优化的求解算法用于设计变量的更新ꎬ主要

有优化准则法和数学规划法ꎮ 数学规划法用于拓扑优

化的算法主要包括移动近似算法(ＭＭＡ)和全局收敛

移动近似算法(ＧＣＭＭＡ)ꎬ适用于多约束的拓扑优化

问题ꎬ其计算结果精确度高ꎬ但是在计算过程中需要不

断地重复计算目标函数和约束函数值及其梯度ꎬ收敛
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速度低于优化准则法ꎮ 本研究优化问题属于位移约束

下的最小体积拓扑优化问题ꎬ采用适合于单目标函数、
单约束条件的优化准则法[９￣１１]ꎮ

基于 ＳＩＭＰ理论的优化准则法ꎬ需建立Ｌａｇｒａｎｇｉａｎ 函数:
Ｌ ＝ Ｖ ＋ λＴ

１(ｕ － １. ８) ＋ λＴ
２(ＫＵ － Ｆ) ＋

λ３(ｘｍｉｎ － ｘ ＋ ｃ２ｉ ) ＋ λ４(ｘ － ｘｍａｘ ＋ ｄ２
ｉ ) (５)

式中:λ ｊ—Ｌａｇｒａｎｇｉａｎ 乘子ꎬλ ｊ > ０ꎬｊ ＝ １ꎬ２ꎬ３ꎬ４ꎻｃｉꎬ
ｄｉ— 松弛变量ꎬｉ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬＮꎮ

单元的相对密度 ｘｉ 取极值 ｘ∗ 时ꎬ 所建立的

Ｌａｇｒａｎｇｉａｎ 函数需满足 Ｋｕｈｎ￣ｔｕｃｋｅｒ 条件ꎬ当不同的约

束条件起作用时ꎬ有:

　

∂Ｌ
∂ｘｉ

＝ ∂Ｖ
∂ｘｉ

＋ (λ ｉ
１) Ｔ ∂Ｕ

∂ｘｉ
＋ (λ ｉ

２) Ｔ ∂(ＫＵ)
∂ｘｉ

＝ ０

ｉｆ ｘｍｉｎ < ｘｉ < ｘｍａｘ

∂Ｌ
∂ｘｉ

＝ ∂Ｖ
∂ｘｉ

＋ (λ ｉ
１) Ｔ ∂Ｕ

∂ｘｉ
＋ (λ ｉ

２) Ｔ ∂(ＫＵ)
∂ｘｉ

> ０

ｉｆ ｘｉ ＝ ｘｍｉｎ

∂Ｌ
∂ｘｉ

＝ ∂Ｖ
∂ｘｉ

＋ (λ ｉ
１) Ｔ ∂Ｕ

∂ｘｉ
＋ (λ ｉ

２) Ｔ ∂(ＫＵ)
∂ｘｉ

< ０

ｉｆ ｘｉ ＝ ｘｍａｘ

Ｆ ＝ ＫＵ
(λ ｉ

１) Ｔ(ｕ － １. ８) ＝ ０ꎬ ｕ － １. ８ ≤ ０
(λ ｉ

３) Ｔ(ｘｍｉｎ － ｘｉ) ＝ ０
(λ ｉ

４) Ｔ(ｘｉ － ｘｍａｘ) ＝ ０
ｘｍｉｎ < ｘｉ < ｘｍａｘ

λ ｉ
１ > ０ꎬλ ｉ

３ > ０ꎬλ ｉ
４ > ０　 ｉ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬＮ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(６)

则基于优化准则法的迭代公式为:
ｘｋ＋１
ｉ ＝ (Ｄｋ

ｉ ) ηｘｋ
ｉ 　 ｉｆ　 ｘｍｉｎ < (Ｄｋ

ｉ ) ηｘｋ
ｉ < ｘｍａｘ

ｘｋ＋１
ｉ ＝ ｘｍｉｎ 　 　 　 ｉｆ　 (Ｄｋ

ｉ ) ηｘｋ
ｉ ≤ ｘｍｉｎ

ｘｋ＋１
ｉ ＝ ｘｍａｘ 　 　 　 ｉｆ　 (Ｄｋ

ｉ ) ηｘｋ
ｉ ≥ ｘｍａｘ

ì

î

í

ïï

ïï
(７)

式中:η— 为了保证计算的稳定性和收敛性引入的阻

尼因子ꎬＤｋ
ｉ — 迭代因子ꎮ

３　 基于 Ｔｏｓｃａ 的拓扑优化

３. １　 建立 Ｔｏｓｃａ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ 拓扑优化模型

本研究根据上节建立的拓扑优化数学模型ꎬ在
Ｔｏｓｃａ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ 中建立优化模型ꎮ

目标函数设为结构总体积最小ꎻ约束条件设为悬

臂梁竖直方向最大位移量 ｕ≤１. ８ ｍｍꎻ刚度 － 密度插

值模型设为 ＳＩＭＰ 模型ꎻ迭代终止判断准则为[１２]:
(１) 目标函数满足:

Ｖｋ ＋ １ － Ｖｋ / Ｖｋ ＋ １ ≤０. ００１ (８)
(２) 设计变量满足:

ｘｋ ＋ １ － ｘｋ / ｘｋ ＋ １ ≤０. ００５ (９)

３. ２　 拓扑优化结果

考虑悬臂梁和其他部件的接触部位ꎬ以及悬臂梁

焊接加工的工艺问题ꎬ本研究选择如图 ６ 所示的黑色

区域为冻结区域ꎬ该区域不参与优化过程ꎬ图 ６ 中灰色

区域为设计区域ꎮ

图 ６　 拓扑优化设计区域与冻结区域

　 　 经过 Ｔｏｓｃａ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ 计算产生的拓扑结构如图 ７
所示ꎮ

图 ７　 悬臂梁拓扑结构

　 　 本研究根据优化所得的拓扑结构ꎬ对悬臂梁模型

进行优化设计ꎬ优化后的悬臂梁模型如图 ８ 所示ꎮ

图 ８　 优化后悬臂梁模型

４　 新悬臂梁静力学分析

本研究将新悬臂梁模型装配至反力机构中ꎬ重新建

立有限元模型ꎬ单元类型、边界条件、接触类型及加载方

式与优化前分析设置完全一致ꎮ 导入 ＡＮＳＹＳ 中进行静

力学分析ꎬ得到的分析结果如图 ９、图 １０ 所示ꎮ
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图 ９　 优化后反力机构竖直方向位移云图

图 １０　 优化后反力机构 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力云图

　 　 本研究将新悬臂梁的仿真结果与优化前仿真结果

进行对比ꎮ 优化前、后悬臂梁在装配工作环境下分析结

果的对比如表 １ 所示ꎮ
表 １　 悬臂梁优化前、后分析结果对比

对比项目 优化前 优化后
质量 / ｋｇ ３１. ３４１ ２５. １３４

竖直方向位移 / ｍｍ ４. ４１４ ６２ ４. ７９６ ９１
最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力 / ＭＰａ ５０８. １８３ ５０３. ７８３
最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 塑性应变 ０. ００８ ２６１ ０. ００５ ３８５
竖直方向位移要求 / ｍｍ ５ ５

合格 /不合格 合格 合格

　 　 仿真结果的分析:
优化前的悬臂梁在该项目中已经投入使用ꎬ原悬臂

梁的结构能够满足刚度和强度要求ꎬ保证衡器载荷测量

仪检定时的准确度ꎬ因此本研究将优化前、后的仿真分

析数据进行对比ꎬ分析新悬臂梁的可行性:
(１) 新悬臂梁在相同的工况下ꎬ竖直方向最大位

移量为 ４. ７９６ ９１ ｍｍꎬ与原悬臂梁的最大位移量相比

增大了 ０. ３８２ ｍｍꎬ满足反力机构竖直方向最大位移量

为 ５ ｍｍ 的设计要求ꎮ
(２) 由表 １ 可知ꎬ新悬臂梁的最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

和最大 Ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 塑性应变和原悬臂梁的相比相差不

　

大ꎬ满足悬臂梁设计的强度要求ꎮ
(３) 新悬臂梁的重量减少了 ６. ２０７ ｋｇꎬ与优化前

相比减重 １９. ８％ ꎬ可大幅度减轻整套检定设备的质量

和检定人员人工搬运的劳动强度ꎮ

５　 结束语

本研究建立了高精度衡器载荷测量仪反力机构有

限元模型ꎬ并进行了分析ꎻ基于 ＳＩＭＰ 理论ꎬ并根据设

计要求建立了位移约束下结构体积最小的拓扑优化数

学模型ꎬ使用 Ｔｏｓｃａ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ 单独对悬臂梁结构建立

优化模型ꎬ进行了拓扑优化分析ꎮ 优化后的悬臂梁结

构较优化前减重 １９. ８％ ꎬ满足高精度衡器载荷测量仪

反力机构的强度和刚度要求ꎮ
该研究所得到的悬臂梁结构可为该项目的悬臂梁提

供优化思路ꎬ亦可为同类型的工程问题提供一定的参考ꎮ
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