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行人头部保护关键重点零件分析及改进
口南京工业大学浦江学院／王源绍
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在人车交通事故中，行人所

受伤害几率最大的两个部位为头部

和下肢。腿部伤害往往导致行人残

疾，头部损伤常常造成行人死亡。

为了保证道路交通中行人安全，各

国相继制订了行人保护的技术法规

和评价体系，如2003年欧洲议会颁

布了行人保护法规2003／102／EC，

2007年GTR全球技术法规制定行人

保护法规。

由于欧洲市场是产品的目标市

场之一，为了满足出口市场需求，

GTR法规是车型设计中必须满足的

标准。鉴于此，对其行人头部保护

碰撞性能进行仿真评估，针对碰撞

测试区域存在的对头部造成严重伤

害的风险，在对关重零件的布置形

式和结构特性分析的基础上，提

出具有变形吸能作用的结构优化改

进，并通过实车试验验证了该行人

头部保护设计的合理性，且达到了

某车出口的设定目标。
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行人头部保护法规

为保证道路交通中行人安全，

GTR全球技术法规中就制定了相应

的行人保护标准，并对行人头部保

护测试条件及要求做了明确规定，

见表1。

人体头部由颅骨、皮肤和其他

软组织组成，是一个较为复杂的系

统。其损伤的生理机理非常复杂，

通常采用HIc值来预测头部损伤风

险。所谓HIC值，它是有效减速度和



表1行人头部保护测试条件及要求

头型 碰撞 碰撞

法规 质量／ 速度／ 角度 头部伤害

要求
kg km．h一1 (o )

儿童 3．5 35 50 2／3测试区域且l，2儿童测

GTR 试区域<1 000，其他区
成人 4．5 35 65 域<l 700

持续冲击时间的函数，如下式所示：

肌=[(，2一I)×(击f，2≯2 5]ma。
其中，g为重力加速度；以为碰

撞过程中头部合成减速度；f。和f2为

在冲击过程中两个时刻，表示记录

开始与记录结束两个时刻之间的某

一时间间隔，在该时间间隔内HIC

值取最大值(f2．fl<15ms)。

某车型行人头部保护

性能分析

1．行人头部保护有限元模型

车辆行人头部保护有限元模型

是在整车正面碰撞模型的基础上进

行更改，为了保证碰撞结果的准确

性以及提高计算效率，保留整车模

型A柱以前所有部件，如图1所示。

图1头部碰撞有限元仿真模型

2．头部碰撞性能分析

按照GTR标准对有限元模型进

行碰撞区域划线，并依据发动机罩

的几何特征和前舱零部件分布，选

出77个具有代表性的测试点并进行

仿真计算，分析结果如图2所示。

其中，考虑仿真与试验的相对误

差，一般将安全余地控制为20％。

即头部伤害值>1 360，以红色进行

标示；头部伤害值在800～l 360范

围间，以黄色进行标示；头部伤害

倩小于800，以绿色进行标示。

图2头部测试点选择示意图

从图2可以得出，锁扣区域的

mC值大于800，最大值为1 093；翼

子板分缝线区域的HIC值大干l 360，

最大值为1 652l雨刮区域内的HIC

值大于l 360，最大值为1 799；机罩

铰链区域的HIC值大于1 360，最大值

为1 612。依照伤害值的分布情况，

得出HIC值小于800的面积比例为

57．38％，如图3所示。因此，按照

表l中的法规要求，该车行人头部

保护性能未能达标，需要做进一步

的改善。

图3测试区域头部伤害示意图

关重零件分析及设计

改进

1．关重零件分析

原车型结构方面主要存在几个

问题：

(1)机罩锁扣加强板刚度过
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大，如图4a所示。

(2)翼子板分缝线区域几乎

没有可溃缩空间，如图4b所示。

(3)雨刮机构整体刚度过大，

尤其是支撑座结构，如图4c所示。

(4)机罩铰链的垂向刚度较

大，如图4d所示。
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图4原车型结构

2．关重零件优化改进

根据上述公式，可以得出以下

结论：在行人头部质量m和碰撞速

度v一定的情况下，要降低头部加速

度口，就必须降低头部冲击力F。而

头部冲击力，主要是受结构刚度嗣铂

惯性质量M的影响。其中，发动机

罩等部件的大小、安装方式和结构

形式是决定结构刚度肭主要影响因
素。发动机罩等部件的材料、厚度

等则是影响惯性质量的主要因素。
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因此，对上述结构进行如下改进。

(1)在满足锁扣区域抗凹、强

度等性能的前提下重新设计锁扣加

强板，降低其刚度，如图5a所示。

(2)优化翼子板安装板结构

及安装方式，使之容易产生压溃变

形，如图5b所示。

(3)调整雨刮支撑座的形状与

厚度，弱化支撑处的强度，使之在

冲击力下能发生断裂，如图5c所示。

(4)优化机罩铰链结构，弱化

铰链的垂向刚度，使之能够产生压

溃变形，如罔5d昕示。

●～-_——_l--一
(a)新锁扣加强板

b)新翼子板安装板

(d)新机罩铰链

图5改进后的车型结构

改进方案的验证

1．行人头部保护试验

根据发动机罩几何特征和前舱

部件分布情况，选出19个具有代表

性的试验点，如图6所示。

图6行人头部保护测试划线及碰撞位置

2．改进方案仿真分析结果及

试验对比

该车行人头部保护仿真分析与

试验结果的对比情况，如表2所示。

其中，绝大部分碰撞点的头部伤害

值误差在13％以内，部分点存在结

构断裂失效，其伤害值误差为20％

左右，这些表明该碰撞有限元模型

基本能够反映试验车辆结构特性，

其仿真分析结果也是可靠有效的。

为验证关重零件优化方案的效

果，以锁扣处P01、左翼子板前端

P18、右侧雨刮轴P17和左侧机罩

铰链P02的碰撞伤害情况为分析重

点，其对标结果如图7所示。通过

头部加速度曲线匹配对比，可以得

出仿真与试验基本一致，优化后的

头部伤害值也得到了有效的降低。

3．优化后的行人头部保护性能

通过对原方案中锁扣、翼子

板、雨刮和机罩铰链危险碰撞区域

内关重件的优化改进，其头部保护

性能得到极大的改善，大大降低了

这些区域内的头部伤害。从表2中

可以得出，实车试验中头部伤害最

大的碰撞点为左侧机罩铰链，其

HIc值为1 442，满足GTR法规中

<1 700的要求。此外，依照试验

中头部伤害的分布，并结合仿真与

表2头部碰撞仿真与试验结果对比

测 原方案 优化方案

点
碰撞位置

仿真值 仿真值 试验值 误差率(％)

l 机罩锁扣 1 093 862 764 一12．82

2 左侧铰链 1 615 1 401 1 442 2．84

3 机罩加强筋 473 473 423 —11．82

4 右雨刮摆臂 1 155 815 676 —20．56

5 蓄电池支柱 605 605 603 0．33

6 锁扣加强板 870 773 689 一12．19

7 铰链安装板 987 685 649 —5．54

8 发动机罩 478 478 465 —2．79

9 左雨刮摆臂 981 818 689 —18．72

10 锁扣加强板 875 802 71l 一12．79

ll 右风窗盖板 916 916 80l 一14．35

12 锁扣加强板 991 802 7lO 一12．95

13 左翼子板中部 1 607 l 273 l 146 —11．08

14 右缓冲块 632 632 722 1246

15 机罩棱边 1 14l 1025 939 —9．15

16 右翼子板后端 863 831 78l 一6．4l

17 右雨刮轴 1 69l 849 70l 21．12

18 左翼子板前端 1 652 1 433 1 419 一O．98

19 左雨刮轴 1 799 1 3lO l 172 一11．77
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c)右侧雨刮轴头部伤害 (d)左侧机罩铰链头部伤害

图7优化后各部位的碰撞伤害对标示意
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试验的对标情况，得出HIc<l 000

的面积比例为80．16％，满足GTR

法规中>66．67％的要求。

结语

本文在分析头部伤害严重的碰

撞区域内关重零件结构特性的基础

上，对锁扣加强板、翼子板安装板、

雨刮安装座和机罩铰链结构进行优

化，并对改进方案进行实车试验验

证。结果表明，改进优化后的方案大

大降低了各碰撞点的头部伤害值，提

高了车身对行人头部的保护效果，满

足GTR NO．9行人保护的要求，并最

终达到出口要求。■Im0旺团日

(上接第75页) 表1车辆仿真参数

商用半挂车制动迟滞

补偿系统仿真验证

为了定量分析商用半挂车的制

动滞后对整车动力学的影响，本文

通过MATLAB，simuliIIl【与7I．mckSim

进行联合仿真试验。仿真试验分为

两组，其中一组采用原车制动系

统，其制动气压输入为实车上常规

制动时各轴的制动气压；另一组采

用有制动迟滞补偿系统的制动系

统。仿真参数设置见表1，未注明

的参数设置为系统默认值。

在制动效能的仿真试验中，将

路面附着系数设为O．8，仿真工况

分别定为：30km／lI空载制动距离仿

真试验；30kIIl／h满载制动距离仿真

试验；90kIIl／h空载制动距离仿真试

验；90km／h满载制动距离仿真试

验。仿真结果见表2。

由仿真结果可知，加入制动

迟滞补偿系统后，在四种工况下，

整车的制动距离明显缩短，在满载

质量／l(g 质心距前轴距离／mm
牵引车

8 800 2000

质量，kg 质心至铰接点距离／mm
半挂车

5 500 3 400

质量，kg 质心至铰接点距离／mm
货物

15 ooO 6000

表2制动距离仿真结果

无迟滞补偿时制 有迟滞补偿时的制 制动距离差 补偿效果
仿真工况

动距离／m 动距离，m 值，m (％)

空载30km／ll 9．382 7．978 1—404 14．9

空载90knl，ll 59．7 55．6l 4．09 6．8

满载30km／ll 10．58 8．417 2．163 20．4

满载90k椭 63．38 56．7 6．68 lO．5

时，制动距离的减少效果更明显。

低速时，制动距离缩短的百分比更

大，即相对的制动效能提升更明

显；高速时，制动距离减少的值更

大，但相对于总的制动距离而言所

占比重较小。仿真结果表明，在原

车制动系统中加入制动迟滞补偿装

置能够显著提升整车的制动性能，

提高车辆的行车安全性。

结语

本文设计了一套电控商用半

挂车制动迟滞补偿系统，并通过仿

真试验对补偿装置的功用进行了

验证，仿真结果表明，该系统能

较好的解决商用半挂车的制动迟滞

问题，显著提高整车的制动效能。

■I丌al团
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