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重型工程车轮径向接触压力分布模型的构建与研究
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摘要：针对重型工程车轮在径向载荷工况下有限元分析（Finite Element Analysis, FEA）的不准确问题，基于车轮-轮

胎接触压力测试结果，构建了一种新的仿真分析模型。首先，测试车轮仅在充气压力工况下的应力数据，并以4阶高斯函

数拟合充气压力加载模型；然后，测试车轮在充气压力和径向载荷共同作用下的应力数据，消去充气压力的影响，并以 4
阶傅里叶函数和 4阶正弦和函数分别拟合径向载荷周向加载模型和轴向加载模型；最后，通过Ansys软件仿真验证加载

模型。结果显示，与实测数据相比，关键校核点的计算误差仅为 1. 943%。此外，应力分布也显示出高度的一致性，证明

了径向接触压力分布模型的准确性和可靠性较高。
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0　引言

随着现代交通工具不断发展，车轮性能对交通运

输的安全、效率和经济效益产生了直接而深远的影

响。根据国家标准GB/T 5909—2021［1］，车轮需满足该

标准要求的弯曲疲劳和径向疲劳台架试验要求。有

限元仿真技术为企业提供了一种低成本、高效率的方

法，用于评估和改进车轮的弯曲和径向疲劳性能。这

有助于提高产品质量、降低研发成本、缩短产品开发

周期、增强企业竞争力。

STEARNS等［2］262-268通过试验和有限元分析（Finite 
Element Analysis， FEA）比较，得出了轮胎对车轮作用

力分布近似余弦函数；DAS［3］对铝合金车轮轮毂进行

了在径向疲劳试验工况下的静力学分析及结构优化；

MEGHASHYAM等［4］对辐条式车轮的辐条进行了静力

学分析和模态分析，提出了结构优化建议；韦东来等［5］

将动态接触转化成节点可相对移动的缓冲过渡层，提

出了径向疲劳模型中轮胎与轮辋接触问题的解决方

法；杨云端等［6］通过 Ansys nCode DesignLife 软件校核

了某款车轮的动态径向疲劳寿命；单颖春等［7］482-487通
过试验构建了一种新的车轮-轮胎接触压力分布模型；

王新伟等［8］对货车车轮进行了弯曲和径向试验工况下

的结构强度分析；覃海艺等［9］ 626-630基于动力显式有限

元法对径向试验工况下的车轮进行了仿真模拟；刘俊

辉等［10］ 16-20 对车轮轮胎总成进行了径向载荷仿真分

析；王朝华等［11］基于疲劳损伤累计理论对铝合金车轮

轮毂寿命进行了预测。

目前，国内外研究人员［12-18］对车轮径向载荷仿真

计算大多按照 STEARNS 等［2］262-268提出的在轮辋胎圈

座上以一定角度范围内按余弦函数分布压力加载。

但是，在为企业进行重型工程车轮径向载荷仿真分析

的过程中发现，按照 STEARNS［2］262-268提出的方法加载

后，所得结论与实测数据相比，应力数值有较大偏差，

应力分布也是如此。单颖春等［7］482-487 对 STEARNS
等［2］262-268提出的模型的分析误差进行了深入研究，提

出了基于试验数据的径向载荷仿真分析模型。然而，

按照单颖春等［7］482-487提出的模型加载计算，其仿真结

果与实测数据相比，周向方向的应力数值仅有略微偏

差、应力分布相近；轴向方向应力数值偏差较大，应力

分布也不尽相同。此外，覃海艺等［9］626-630［10］16-20选择研究

车轮轮胎总成。不过，考虑到轮胎材料的复合性和大

变形问题，再加上车轮-轮胎接触耦合问题，将会导致车

轮轮胎总成力学模型过于复杂。

综上所述，STEARNS 等［2］262-268提出的模型和单颖

春等［7］482-487提出的模型都存在固有的局限性，在车轮

径向载荷计算中会产生不可避免和不可接受的误差；

由于车轮轮胎总成力学模型的高度复杂性，相关研究

往往将简单问题复杂化。因此，本文倾向于寻求构建
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更接近于实际工况的车轮径向接触压力分布模型。

1　径向疲劳试验与STEARNS模型

1. 1　径向疲劳试验

根据国家标准GB/T 5909—2021，辐板式车轮的径

向疲劳试验方法如图1所示。试验设备由转鼓、车轮轮

胎总成、车轮固定座组成，转鼓最小直径为 1 700 mm，

转鼓宽度应大于轮胎宽度。径向力 Fr在转鼓与车轮

的中心连线上，在 Fr的作用下，车轮与转鼓外表面贴

合，车轮在转鼓驱动下旋转。

1. 2　STEARNS载荷模型

STEARNS径向载荷分布模型如图 2所示。其中，

W0为车轮最大径向分布力；W r为车轮径向分布力；b为
胎圈座受力宽度；θ0为径向载荷作用最大偏转角。

根据 STEARNS模型，车轮径向分布力与最大径向

分布力关系为

W r = W0 cos ( π
2
θ
θ0

) （1）
式中，θ为W r 和W0 的作用点与胎圈座几何中心所构成

的圆心角。

径向载荷计算式为

F r = KFv （2）
式中，F r 为径向载荷；Fv 为额定负载，由车轮或者汽车

制造厂规定；K为强化系数，由车轮材料、轮辋规格、最

低循环系数综合确定。

对式（1）积分，可得

F r = b∫-θ0

θ0
W rrb dθ （3）

F r = 4brbθ0
W0π （4）

W0 = πF r4brbθ0
（5）

式中，rb为胎圈座半径。

2　STEARNS分布模型仿真分析与测试

2. 1　STEARNS分布模型仿真分析

在径 向 仿 真 试 验 中 ，车 轮 主 要 承 受 来 自 轮

胎 的 充 气 压 力 和 外 部 径 向 载荷。根据国家标准

GB/T 5909 — 2021 要 求，轮胎充气压力为 1 MPa；根
据 STEARNS分布模型，径向载荷作用下，车轮-轮胎接

触压力分布为W r = W0 cos ( π
2
θ
θ0

)。其中，广西某车轮

制造企业提供如下参数：额定负载 Fv 为 182. 5 kN；强

化系数 K为 2；胎圈座受力宽度 b为 50 mm；胎圈座半

径 rb为317. 5 mm；螺栓型号为M22；θ0分别取36°、45°、
60°。某车轮模型的中心截面如图3所示。

网格质量对有限元分析有较大的影响，但 Ansys
软件的网格划分功能并不能满足工程中复杂特征装

配体的要求。因此，采用HyperMesh软件划分网格后，

再将网格模型导入 Ansys 软件。车轮 3D 网格模型如

图4所示，网格尺寸为4 mm。

图4　车轮3D网格模型

Fig. 4　　3D mesh model of the wheel

在轮胎的充气压力和径向载荷作用下，车轮-轮胎

接触压力加载区域如图 5、图 6所示。仿真分析结果如

图7所示。

2. 2　车轮径向载荷测试

对径向载荷作用下车轮-轮胎接触压力进行实地

测试前，应确保轮辋表面干燥无杂质；将车轮安装在

图1　径向疲劳试验

Fig. 1　　Radial fatigue test

图2　STEARNS径向载荷分布模型

Fig. 2　　Radial-load distribution model proposed by STEARNS

图3　车轮中心截面

Fig. 3　　Centre section of the wheel
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固定座后，应将应变仪归零。接着将轮胎充气至额定

胎压并观察应变仪数据变化。在测试过程中，应保持

车轮静止不动。应变仪采用 eDAQ 型的应变仪、径向

载荷试验台分别如图8、图9所示。

试验开始后，通过控制台向车轮施加径向载荷。

在载荷不断增加的过程中，应连续采集应变数据并观

察数值是否异常；当载荷增加至设定值后，应观察应

变数据是否趋向稳定。

根据以往设计校核经验，车轮径向受载时，其应

力最大值一般出现在轮辋-轮缘挡圈过渡圆角处，故应

力测点布置在轮辋-轮缘过渡圆角处。应变测量、周向

测点位置分别如图10、图11所示。

图 10中 2组应变片周向间隔 60°，每测量 1组静态

充气压力后，操作试验台使车轮转动 10°，如此反复 6
次，即可获取图 11中所有测点位置的应力数据。经处

理后的测试数据如表1所示。

上述测点位置由以往设计经验确定，但是考虑到

试验的严谨性，也应对轮辋轴向应力分布进行测试。

轴向测点位置如图12所示。

选择测点位置的周向角度时，应在应力较大处设

置，以免因其总体应力数值相对较小而导致无法印证

轴向应力分布。依此思路，又根据表 1中实测数据，可

以选取 0°作为轴向测试的选取方向。处理后的试验

数据如表2所示。

图5　　充气压力加载示意图

Fig. 5　　Diagram of inflation pressure 

loading

图6　车轮-轮胎接触压力加载示意图

Fig. 6　　Diagram of wheel-tire contact pressure 

loading

图7　STEARNS模型加载仿真结果（θ0=45°）
Fig. 7　　Simulation result of STEARNS loading 

model（θ0=45°）

图8　　应变仪

Fig. 8　　Strain gauge

图9　径向载荷试验台

Fig. 9　　Testing bench of radial load

图10　应变测量

Fig. 10　　Strain testing

图11　周向测点位置

Fig. 11　　Location of circumferential testing points

表1　周向测点应力数据

Tab. 1　Stress data of circumferential testing points

测点位置
Testing point location/（°）

−60
−50
−40
−30
−20
−10

0
10
20
30
40
50
60

von Mises应力
von Mises stress R/MPa

40.337
98.781

179.798
261.871
287.987
307.322
321.907
314.815
303.103
281.779
182.981
101.231
43.980

图12　　轴向测点位置

Fig. 12　　Loaction of axial testing points

110



第 47 卷第 7 期 叶昊哲，等： 重型工程车轮径向接触压力分布模型的构建与研究

2. 3　仿真结论与实测数据对比分析

在 Ansys 软件的计算结果分析模块中，按照图 11
和图 12中的测点分布的具体位置，分别查询最大载荷

偏转角 θ0=36°、45°、60°的仿真计算所得的等效应力值。

将所得仿真等效应力值与实测等效应力值绘制于同一

图中，以便对两者进行对比分析。STEARNS分布模型

仿真分析结果与实测结果对比如图13、图14所示。

由图 13可知，与实测数据相比，在高应力区（周向

测点 0°）应力数值上，按 θ0=36°、45°、60°加载的仿真结

果分别小 21. 8％、27. 6％、28. 9％；在应力分布上，当

θ0=45°时，与实测数据相似，然而当 θ0=36°、60°时，其

次级区域（周向测点-10°和 10°）与实测数据相差较

大。由图 14可知，与实测数据相比，按 θ0=36°、45°、60°
加载的仿真结果，不但在高应力区（轴向测点 5）应力

数值分别小 29. 6％、30. 1％、35. 6％，而且在轮缘挡圈

和胎圈座处的应力分布有较大差异。

根据上述分析，按照 STEARNS分布模型进行径向

载荷仿真分析，在模型重要校核区域，其仿真结果的

误差接近 30％且应力分布也有较大差异，这样的分析

结果是难以接受的。因此，为了提高仿真计算的准确

度、达到企业设计校核标准的要求，亟须对径向载荷

压力分布模型进行优化。

3　车轮径向载荷分布模型构建及验证

在径向疲劳试验中，轮胎充气压力直接作用于轮

辋中部、间接作用于车轮-轮胎接触部分；径向载荷直

接作用于轮胎，间接作用于车轮-轮胎接触部分。然

而，间接作用于车轮-轮胎接触部分的充气压力、车轮-

轮胎接触中轮缘挡圈部分的接触压力，以及车轮-轮胎

接触压力的轴向分布差异，在仿真分析中往往被忽

视，导致车轮径向载荷仿真分析产生相对误差。

3. 1　车轮-轮胎接触压力测试

为了得到可靠的车轮径向载荷分布模型，应进行

如下试验测试。首先，以图 12中的测点位置设置应变

片，并将车轮轮胎总成装配固定并充气至额定胎压

1 MPa。在仅施加充气压力的情况下，测取轮缘和轮辋

表面的静应变数据。然后，将应变仪数据清零，施加径

向载荷并以20 km/h的速度转动车轮，分别测取轮缘和

轮辋表面由径向载荷间接引起的动态接触应变数据。

依照上述方法，即可测取轮胎充气压力和外部的径向

载荷对车轮应力的各自独立的影响。轮缘挡圈和轮辋

表面的充气静应力曲线如图 15所示，轮缘挡圈和轮辋

表面由径向载荷间接引起的、车轮转动一周内的动态

接触应力曲线如图16~图19所示。

图15　轮缘挡圈和轮辋表面的充气静应力

Fig. 15　　Static inflation stress on the wheel rim stopper and the wheel 

rim surface

图13　STEARNS分布模型仿真周向结果与实测结果对比

Fig. 13　　Comparison between circumferential results of STEARNS 

distribution model simulation and testing results

图14　STEARNS分布模型仿真轴向结果与实测结果对比

Fig. 14　　Comparison between axial results of STEARNS distribution 

model simulation and testing results

表2　轴向测点应力数据

Tab. 2　Stress data of axial testing points

测点序号
Number of testing points

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10
11
12
13
14
15
16

von Mises应力
von Mises stress R/MPa

39.654
178.354
119.332

89.625
321.019
101.335
198.236

70.221
55.895

172.559
98.682

307.235
77.892

123.325
177.956

33.095
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由图 15可知，轮缘挡圈和轮辋表面由充气压力间

接引起的接触应力主要特点如下：主要分布于胎圈

座，对轮缘挡圈上端几乎没有影响。由图 16~图 19可

知，轮缘挡圈和轮辋表面由径向载荷间接引起的动态

接触应力主要特点如下：从周向分布的角度看，各个测

点位置都主要分布在径向载荷集中点两侧周向 50°范
围内，周向两侧50°~180°内应力数值趋于稳定；从轴向

分布的角度看，主要分布在轮缘挡圈过渡圆角、轮辋-轮

缘挡圈过渡圆角、胎圈座中部；从测点应力对称性的角

度看，测点 1~测点 8与其各自关于轮辋中心对称的测

点9~测点16在应力数值和应力分布上高度一致。

根据上述分析可知，忽略充气压力作用、将充气

压力和径向载荷视为同一分布是不合理的，忽略车轮-

轮胎接触应力的轴向分布差异也是不合理的，应根据

不同的应力分布特点分别拟合对应加载函数，并结合

对应加载区域分步骤加载。

3. 2　车轮径向载荷分布模型构建

根据车轮-轮胎接触应力测试结果及其分析，确定

如下车轮径向载荷压力分布模型构建方法。对于充

气压力，在直接接触区域，施加 1 MPa均布压力载荷；

在间接接触区域，根据轮辋表面充气静应力拟合其轴

向分布数学模型，再依此模型施加周向均布压力。对

于径向载荷，根据轮缘挡圈和轮辋表面由径向载荷间

接引起的动态接触应力，拟合周向-轴向分布数学模

型，再依此模型施加压力。

在拟合数据前，应将数据做归一化处理；在拟合

数据时，应使用多种经典拟合函数，并结合函数拟合

优度指标不断优化。

根据图 15及其相关分析，可以忽略充气压力对轮

缘挡圈上端的影响，故数据拟合对象为测点3~测点14。
再结合一般拟合经验，经过多次拟合试验，以 4阶高斯

函数拟合充气压力轴向分布为最佳。其曲线函数为

f ( x ) = ∑
i = 1

4
aie-( x - bi

ci
) 2

（6）
式中，i为函数项数；a、b、c为各项常系数；e为自然对数

底数。各项归一化拟合参数如下：

|

|

|

|

|
|
||
|

|

|

||

|

|

|

|
|
||
|

|

|

| a1 b1 c1
a2 b2 c2
a3 b3 c3
a4 b4 c4

=
|

|

|

|

|

|
||
|

|

|

||

|

|

|

|

|
||
|

|

|

| 0.462 7 0.310 1 0.057 9
0.505 9 0.751 7 0.062 3
0.483 3 0.799 5 0.186 3
0.546 9 0.279 3 0.203 9

上述参数的拟合优度指标判定系数和均方根误

差分别为0. 986 6，0. 031 4。充气压力轴向分布试验数

据与其拟合曲线对比如图20所示。

根据图 16~图 19及其相关分析，因为车轮应力分

布关于其中心具有对称性，所以只需构建测点 1~测点

8的周向-轴向分布数学模型。再结合一般拟合经验，

经过多次拟合试验，以 4阶傅里叶函数拟合径向载荷

压力周向分布为最佳，其曲线函数如式（7）所示；以 4
阶正弦和函数拟合径向载荷压力轴向分布为最佳，其

曲线函数如式（8）所示。

图17　　轮缘挡圈下端动态接触应力

Fig. 17　　Dynamic contact stress at the lower end of the rim stopper

图18　　车轮外侧胎圈座动态接触应力

Fig. 18　　Dynamic contact stress on the bead seat of the outside wheel

图16　轮缘挡圈上端动态接触应力

Fig. 16　　Dynamic contact stress at the upper end of the rim stopper

图19　车轮内侧胎圈座动态接触应力

Fig. 19　　Dynamic contact stress on the bead seat of the inside wheel
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f ( x ) = ∑
i = 1

4 [ ai sin ( i·wx ) + bi cos ( i·wx ) ] + c （7）
式中，i为函数项数；a、b、w为各项常系数；c为常数。

各项归一化拟合参数如下：

|

|

|

|

|

|

|
||
|
|

|

|

||

|

|

|

|

|

|
||
|
|

|

|

| w c
a1 b1
a2 b2
a3 b3
a4 b4

=
|

|

|

|

|

|

|
||
|
|

|

|

|
|

|

|

|

|

|

|
||
|
|

|

|

| 5.731 8 0.480 2
-0.384 2 0.132 4
0.030 1 -0.015 0

-0.000 9 -0.015 4
0.000 8 0.001 7

上述参数平均拟合优度指标判定系数和均方根

误差分别为 0. 910 6，0. 091 4。径向载荷压力周向分

布试验数据与其拟合曲线对比如图21~图28所示。

f ( x) = ∑
i = 1

4 [ ai sin (bi x + ci ) ] （8）
式中，i为函数项数；a、b、c为各项常系数。各项归一化

拟合参数如下所示：

图26　测点6径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 26　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 6

图25　测点5径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 25　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 5

图20　　充气压力轴向分布拟合曲线

Fig. 20　　Fitting curve of axial distribution of inflation pressure

图24　测点4径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 24　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 4

图21　测点1径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 21　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 1

图22　测点2径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 22　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 2

图23　测点3径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 23　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 3
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|

|

|

|

|
|
||
|

|

|

||

|

|

|

|
|
||
|

|

|

| a1 b1 c1
a2 b2 c2
a3 b3 c3
a4 b4 c4

=
|

|

|

|

|

|
||
|

|

|

||

|

|

|

|

|
||
|

|

|

| 3.672 2 1.809 2 1.439 0
0.191 3 5.612 4 -2.042 2
3.371 6 2.034 4 -1.725 0
0.170 5 13.175 5 -2.587 4

上述参数拟合优度指标判定系数和均方根误差

分别为0. 936 6、0. 071 4。径向载荷压力轴向分布试验

数据与其拟合曲线对比如图29所示。

3. 3　车轮径向载荷分布模型验证与比较

单颖春等［7］482-487在 STEARNS模型的基础上，将车

轮-轮胎的接触区域由径向载荷集中点两侧各 θ0 范围

内扩展至 360°完整圆周范围内，并以 4阶正弦和函数

拟合车轮-轮胎接触模型，得到单颖春模型，拟合其函

数如式（8）所示，拟合函数参数如下：

|

|

|

|

|
|
||
|

|

|

||

|

|

|

|
|
||
|

|

|

| a1 b1 c1
a2 b2 c2
a3 b3 c3
a4 b4 c4

=
|

|

|

|

|

|
||
|

|

|

||

|

|

|

|

|
||
|

|

|

| 1.206α 1.005 1.452
0.654α 2.152 1.754
0.348α 3.514 1.750
0.158α 4.988 1.886

式中，α为拟合常数，该值为所需仿真模型径向载荷与

单颖春模型径向载荷之比。本文模型载荷为182. 5 kN，

单颖春模型载荷为71 kN，故α = 2. 57。
将单颖春等［7］482-487构建的车轮-轮胎径向载荷分

布模型加载至车轮，然后将仿真模型导入 Ansys 
WorkBench软件进行计算，分析结果如图 30所示。将

本文构建的车轮-轮胎径向载荷压力分布模型分步加

载至车轮，然后将仿真模型导入 Ansys WorkBench 软

件进行计算，分析结果如图31所示。

将本文所构建的车轮-轮胎径向接触压力分布模

型分析结果与 STEARNS模型分析结果、单颖春模型分

析结果、实测数据绘制于一图。径向载荷周向仿真分

析结果对比如图 32所示，径向载荷轴向仿真分析结果

对比如图33所示。

由图 32和图 33可知，对于 STEARNS 模型仿真计

算结果而言，在周向高应力区的应力数值较小，在应

力危险点（周向测点 0°）的误差达 29. 947％；轴向应力

分布也有较大差异，应力曲线在次级区域（轴向测点

4）的极值点误差高达 54. 43％且下降梯度过大。对于

单颖春模型仿真计算结果而言，在周向高应力区的应

力数值偏小，在应力危险点（周向测点 0°）的误差达

15. 658％；轴向应力分布吻合度较低，应力曲线在次

级区域（轴向测点 4）的极值点误差高达 24. 74％且下

图27　测点7径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 27　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 7

图29　径向载荷轴向分布拟合曲线

Fig. 29　　Fitting curve of radial load axial distribution

图28　测点8径向载荷周向分布拟合曲线

Fig. 28　　Fitting curve of radial load circumferential distribution for 

Point 8

图30　单颖春模型加载仿真结果

Fig. 30　　Simulation result of SHAN Yingchun loading model

图31　本文模型加载仿真结果

Fig. 31　　Simulation result of the loading model of this study
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降梯度较大。对于本文构建的加载模型仿真计算结

果而言，在高应力区的吻合度较高，在应力危险点的

误差仅为 1. 943％；无论是周向还是轴向应力分布，其

吻合度都相对较高。

STEARNS模型整体计算结果较小，不利于车轮设

计和质量校核，可能导致安全问题；应力分布差异过

大，不利于车轮结构优化，难以保障车轮设计生产的

经济性。单颖春模型整体计算结果偏小，不利于应力

危险点校核、应力次级区域结构优化。

本文认为导致 STEARNS 模型和单颖春模型仿真

误差的原因如下：上述模型针对的研究对象是汽车车

轮，与重型工程车轮在结构、尺寸等方面存在显著差

异。此外，STEARNS 模型和单颖春模型都忽视了车

轮-轮胎接触压力的轴向分布差异、车轮-轮胎接触中

轮缘挡圈部分的接触压力，且 STEARNS模型仅在高应

力区进行模拟仿真计算而忽视了其他次级区域，因而

相较于单颖春模型，其分析结果误差更大。

4　结论

针对重型工程车轮在径向加载下有限元分析不

准确问题，构建了一种新的仿真分析模型。通过试验

和仿真计算，得出如下主要结论：

1）基于车轮-轮胎接触压力测试结果，针对重型工

程车轮在径向载荷工况下有限元仿真计算结果的准确

性问题，本文构建了一种新的仿真计算加载模型。该

模型相较于 STEARNS模型和单颖春模型，具有更高的

应力数值准确度和更接近于实际的应力分布。

2）本文模型可用于结构、尺寸相似的重型工程车

轮在径向载荷工况下的仿真计算。然而，随着车轮结

构的改进，加载函数及加载区域可能发生变化，但本

文开展的相关研究可为构建车轮径向载荷仿真分析

加载模型提供理论和实践参考。
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Construction and research of radial contact pressure distribution model for 

heavy-duty engineering wheels

YE Haozhe1 WU Chaohua1 QUAN Yongzhi2 SHI Xiaoliang1 LUO Wei1

(1.  School of Mechanical and Electronic Engineering, Wuhan University of Technology, Wuhan 430070, China)

(2.  Liuzhou Ruidong Machinery Manufacturing Co., Ltd., Liuzhou 545027, China)

Abstract: Aiming at the inaccuracy of the finite element analysis (FEA) of heavy-duty engineering wheels under the 

radial loading condition, a new simulation analysis model based on the results of wheel-tire contact pressure test was 

established.  Firstly, a stress data corresponding to the wheel under inflation pressure condition alone undergo testing, and a  

loading model for inflation pressure was formulated using a Gaussian function of 4th order.  Secondly, a stress data collected 

while the wheel experiences combined inflation pressure and radial load were analyzed.  The influence of inflation pressure 

was isolated, allowing for the development of a circumferential loading model and an axial loading model for the radial load, 

using a Fourier function of 4th order and a sinusoidal function of 4th order, respectively.  Finally, the validation of the loading 

model was conducted through Ansys simulation.  The outcomes demonstrate the calculation error of mere-approximately 

1. 943% in relation to the measured data for the key calibration points.  Additionally, the observed stress distribution manifests 

a remarkable degree of consistency.  This substantiates the accuracy and reliability inherent in the proposed radial contact 

pressure distribution model.
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