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基于实测的车轮虚拟试验台搭建及参数修正
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摘　 　 　 要: 为了提高某 Ａ 级车平台轮毂的性能ꎬ车轮的设计过程中要通过台架试验来确保产品符合结构

耐久性的要求. 尝试通过搭建虚拟试验台来快速预测台架上车轮应力状态ꎬ以台架试验贴片应变仿真为研究

内容ꎬ将实际台架试验与数值实验分析相结合ꎬ考虑多种因素对仿真结果的影响ꎬ如螺栓紧固力大小、球面螺

栓和轮辐接触面的相互作用、焊缝的模拟、轮辋和轮辐之间的装配过盈量、加载轴刚度、冲压工艺等参数ꎬ进行

不同方案的对比分析. 扫描轮辋和轮辐的三维尺寸ꎬ测量冲压工艺使轮辐产生的厚度变化ꎬ修正有限元模型的

参数使仿真应变输出与实测应变输出更相近ꎬ从而更准确地模拟台架试验ꎬ初步搭建了车轮的虚拟试验台.
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　 　 车轮作为汽车承载的关键部件ꎬ在汽车行驶

过程中对车轮的可靠性有着严格要求ꎬ车轮要拥

有足够的强度来承受恶劣的工况和严酷的使用环

境. 为了验证车轮使用的可靠性ꎬ通常用三种台架

试验来校核ꎬ分别是径向疲劳试验、弯曲疲劳试

验、冲击试验. 在进行产品设计的过程中可以先进

行虚拟疲劳试验ꎬ通过搭建虚拟疲劳试验台来模

拟真实的道路试验ꎬ这样做可以缩短设计研发时

间和减少试验投入的人力物力. 因此准确模拟试

验台上轮辋和轮辐的应力状态对于考察车轮的结

构可靠性非常关键.
李忱钊等[１] 研究了过盈配合和轮辐板厚变

化对车轮疲劳寿命的影响规律ꎬ建立考虑过盈配

合和轮辐板厚变化的钢制车轮弯曲疲劳有限元模



　 　

型ꎬ 经验证过盈配合及轮辐板厚变化均会对车轮

应力分布有很大影响ꎬ在有限元分析中不可忽略.
闫胜昝等[２]分析得出结论ꎬ螺栓紧固力对螺栓孔

周边的应力有很大的影响. 杨占春等[３] 在计算分

析车轮弯曲疲劳寿命时考虑了表面质量ꎬ使仿真

结果更准确. 国外 Ｋｏｃａｂｉｃａｋ 等学者在轮胎仿真

建模方面做了很多有成效的研究[４ － ９] .
本文首先对某 Ａ 级车平台车轮进行静载的

强度标定ꎬ验证车轮测试用应变片的完备性(是
否损坏)ꎬ同时验证模型简化的准确性ꎬ之后搭建

虚拟试验台ꎬ考虑各种因素对仿真精度的影响ꎬ对
车轮有限元模型进行参数修正. 使虚拟试验台能

够准确模拟台架试验的应力状态ꎬ从而能够更准

确预测车轮产品的可靠性.

１　 车轮的静载标定及仿真对比分析

１􀆰 １　 静载标定的边界条件

由于车轮台架试验为动态过程ꎬ求解需要的

时间长ꎬ且模型规模较大ꎬ为了更快捷调试轮辋和

轮辐的有限元模型并验证模型的准确性ꎬ对轮辋

和轮辐进行静态加载. 固定轮辋与地面接触的位

置ꎬ在轮辐中间施加 ６０ ｋｇ 重的铁块ꎬ在轮辐两个

通风孔中间的位置布置应变片ꎬ如图 １ 所示.

图 １　 试验贴片分布
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｒａｉｎ ｇａｕｇｅ

１􀆰 ２　 静载标定的仿真分析

根据厂家所提供的几何模型ꎬ以及现场考察

的车轮及台架试验设备结构ꎬ建立车轮有限元模

型. 由于车轮为薄壁结构(厚度方向的尺寸较另

外两个方向的尺寸小)ꎬ初步采用壳单元模拟ꎬ并
利用预载荷试验验证. 同时考虑到轮辐与半轴连

接位置的螺栓孔几何较复杂、接触区域较小等因

素ꎬ为了提高计算精度ꎬ另一个方案的轮辐采用修

正的二次四面体(Ｃ３Ｄ１０Ｍ)实体单元进行模拟ꎬ
适用于求解接触问题.

在有限元模型的贴片的位置建立虚拟应变片

单元ꎬ用应变单元长轴方向的应变输出模拟应变

片输出ꎬ由于应变片起作用的位置为中间的金属

敏感格栅ꎬ所以应变单元的尺寸与金属格栅的尺

寸一致ꎬ为 ３􀆰 ２ ｍｍ × １􀆰 ６ ｍｍ. 分析对比壳单元模

型和实体单元模型模拟静载标定应变输出精确

度ꎬ静载工况下壳单元模型与实体单元模型应变

输出对比如表 １ 所示(应变值为微应变) .

表 １　 壳单元与实体单元应变输出对比
Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｈｅｌｌ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｓｏｌｉｄ ｅｌｅｍｅｎｔ ｓｔｒａｉｎ

ｏｕｔｐｕｔ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

测试
通道

应变试
验值

壳单元

应变计
算值

误差 / ％

实体单元

应变计
算值

误差 / ％

１ １３􀆰 ９ １３􀆰 ２ ５􀆰 ０ １３􀆰 ０ ６􀆰 ８
２ １３􀆰 ９ １３􀆰 ５ ２􀆰 ９ １３􀆰 ３ ４􀆰 ６
３ １２􀆰 ８ １２􀆰 ９ － ０􀆰 ８ １２􀆰 ６ １􀆰 ４
４ １３􀆰 ５ １２􀆰 ５ ７􀆰 ４ １２􀆰 ９ ４􀆰 ３
５ １３􀆰 ８ １２􀆰 ３ １０􀆰 ９ １２􀆰 ６ ９􀆰 ０

　 　 通过模拟静载标定试验ꎬ可以从表 １ 中看出

两种模型都能够准确模拟静载的应变输出ꎬ验证

了这两种模型的有效性ꎬ壳单元模型模拟的最大

误差为 １０􀆰 ９％ ꎬ实体单元模型模拟的最大误差为

９％ ꎬ实体单元的稳定性比壳单元更好.

２　 车轮虚拟试验台模型建立及影响
因素分析

２􀆰 １　 虚拟试验台模型的建立

车轮的疲劳寿命主要是通过弯曲和径向疲劳

试验考察ꎬ对车轮来说弯曲试验的危险程度要大

于径向试验ꎬ所以对车轮的弯曲疲劳试验进行分

析. 研究对象为某公司 Ａ 级车平台通用轮毂ꎬ低
配车型为钢制结构ꎬ尺寸为 １７５ / ７０ / Ｒ１４ꎬ车轮结

构曲面比较多ꎬ曲面的刚度变化产生集中应力ꎬ从
而导致表面的破损ꎬ是产生裂纹的主要原因. 结构

的耐久性主要由最大应力点的应力幅值决定ꎬ考
察方法是模拟疲劳试验台的边界条件对车轮进行

建模和静力加载ꎬ迅速发现车轮构件内的大应力

位置. 车轮的弯曲疲劳试验台如图 ２ 所示.
试验夹具固定在车轮轮缘ꎬ车轮和加载臂通

过螺栓连接ꎬ加载轴末端承受一个旋转弯矩ꎬ车轮

在整个试验过程中承受弯曲载荷作用ꎬ因此有限

元模型还需要建立螺栓和加载臂ꎬ加载臂的尺寸

为 ７６１ ｍｍꎬ由于加载臂的几何形状比较规整ꎬ用
六面体来划分加载臂的网格ꎬ螺栓为 Ｍ１４ 的球面

螺栓ꎬ仿真过程中各自创建了螺栓的壳单元模型
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和实体单元模型.

图 ２　 弯曲疲劳试验的装置图
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｄｅｖｉｃｅ ｍａｐ ｆｏｒ ｂｅｎｄｉｎｇ ｆａｔｉｇｕｅ ｔｅｓｔ

２􀆰 ２　 虚拟试验台的载荷及边界条件

铝合金车轮主要承受加载在加载臂末端的弯

曲载荷. 弯曲疲劳试验弯矩作用在加载轴末端ꎬ随
时间变化的弯曲载荷在旋转平面上的相位角为

θꎬ旋转平面上两个方向的力分量分别为

Ｆｘ ＝ ｆｃｏｓθꎬ
Ｆｙ ＝ ｆｓｉｎθ.{

其中:ｆ 是弯曲载荷ꎻＦｘꎬＦｙ 分别是 ｆ 在旋转平面

ｘꎬｙ 方向的分量. 建立的虚拟试验台有限元模型

如图 ３ 所示.

图 ３　 虚拟试验台有限元模型
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｖｉｒｔｕａｌ ｔｅｓｔ ｂｅｎｃｈ

加载轴末端承受一个大小恒定、方向沿周向

变化的力ꎬ车轮在整个试验过程中承受弯曲载荷

的作用ꎬ弯矩为 ２ ２００ Ｎ􀅰ｍꎬ对应的力 ｆ 为２ ８９１ Ｎ.
建模时轮缘被夹具固定ꎬ将与试验夹具接触

位置的单元节点的自由度全部约束.
试验台结构由轮辐、轮辋、螺栓、加载臂、夹

具、铁平台组成ꎬ将这些部件在虚拟实验台中按照

正确的相对位置装配在一起. 建立了焊缝单元来

模拟轮辋和轮辐之间的焊接作用ꎬ定义轮辐与轮

辋之间的接触ꎬ另外在装配的过程中ꎬ轮辋和轮辐

之间存在着过盈配合ꎬ将过盈量也考虑在内. 定义

球面螺栓和轮辐、轮辋和轮辐、加载臂和轮辐间的

相互作用关系ꎬ通过面与面的接触来表示它们的

相互作用ꎬ定义法向刚度和切向摩擦系数来描述

接触属性.
２􀆰 ３　 单元选择对仿真精度的影响

轮辋和轮辐采用实体单元和壳单元两种建模

方式ꎬ对于实体单元ꎬ模拟要兼顾效率和精度ꎬ正
确选择单元非常关键ꎬ选择实体单元尽量使网格

更平滑ꎬ这样能够提高网格质量ꎬ较差的网格会使

计算结果失真. 在描述实体模型时优先使用六面

体单元ꎬ它生成的模型规模小ꎬ计算精度高. 然而

有的三维模型结构复杂ꎬ不能完全用六面体单元

划分ꎬ还要使用四面体单元和楔形单元ꎬ这两种单

元的一阶仿真精度较不理想ꎬ只能在不关心的部

位使用ꎬ且要距需要精确计算的位置有一定距离.
四面体的二阶形式即二次四面体 Ｃ３Ｄ１０ꎬ计算精

度较好ꎬ修正的二次四面体 Ｃ３Ｄ１０Ｍ 善于求解大

变形和接触等非线性问题ꎬ但产生的模型规模要

大于六面体单元. 考虑到要模拟轮辐上贴片的应

变输出ꎬ对模型的精确度要求较高ꎬ而轮辐的曲面

比较复杂ꎬ不能用六面体描述ꎬ所以轮辐的网格采

用二次四面体 Ｃ３Ｄ１０Ｍ 来划分.
为了对比不同形式的单元对分析结果的影

响ꎬ还建立了壳单元模型的虚拟试验台ꎬ因为轮辐

和轮辋的结构特征尺寸远大于它的厚度ꎬ所以建

立壳单元模型也是可行的. 壳单元中四边形单元

的精度要好于三角形单元ꎬ所以壳单元的虚拟试

验台网格采用四边形单元来划分.
在轮辐上布置两圈应变片ꎬ分别在外圈的通

风孔中间(通道 １ ~ ５)和内圈的反拉延上(通道

６ ~ ９)ꎬ微应变计算对比结果见表 ２. 可以看出ꎬ实
体单元模型的模拟精度要好于壳单元模型ꎬ外圈

应变片输出模拟较好ꎬ壳单元模型外圈应变输出

仿真幅值最大误差 １４％ ꎬ实体单元应变片输出仿

真幅值最大误差 １１％ ꎬ内圈应变幅值仿真误差较

大ꎬ仿真的幅值偏大.

表 ２　 壳单元和实体单元模型计算精度对比
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ａｃｃｕｒａｃｙ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｈｅｌｌ

ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｓｏｌｉｄ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ

测试
通道

应变试
验幅值

壳单元

应变计
算幅值

误差 / ％

实体单元

应变计
算幅值

误差 / ％

１ １ ２３０ １ １０４ － １０ １ １２８ － ８
２ １ ３０２ １ １９９ － ８ １ １７１ － １０
３ １ ２３９ １ ０７１ － １４ １ ０９８ － １１
４ １ ２０４ １ １２８ － ６ １ １２１ － ７
５ １ ２０８ １ ０６６ － １２ １ ０７８ － １１
６ １ ２３２ １ ５８０ ２８ １ ４２７ １６
７ １ ２３６ １ ７７４ ４４ １ ５６４ ２７
８ １ ２２８ １ ４１２ １５ １ ３６４ １１
９ １ ０９５ １ ７２７ ５８ １ ５６１ ４３
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２􀆰 ４　 螺栓的预紧力对模拟结果的影响

在实际车轮弯曲疲劳试验中ꎬ螺栓预紧力在

车轮加载轴和轮辐起着压合连接的作用ꎬ内圈应

变片又在螺栓孔附近ꎬ为考察内圈应变片应变输

出幅值仿真和试验存在的差距ꎬ考察存在螺栓预

紧力大与预紧力小两种情况对车轮弯曲疲劳试验

应变输出的影响. 按照轮辐表面质量(冲压后无

表面加工)的情况ꎬ初步选择摩擦系数为 ０􀆰 ３２５ꎬ
对应螺栓预紧力为 ２２ ８５７ Ｎ ꎬ把摩擦系数修改为

０􀆰 １５ 和 ０􀆰 ４５ꎬ相应的螺栓预紧力为 ４９ ２５４ Ｎ 和

１６ ５０８ Ｎ. 经分析后发现螺栓预紧力大小对车轮

虚拟试验台应变输出影响不大ꎬ因此螺栓预紧力

大小不是影响内圈仿真精度的主要原因.
２􀆰 ５　 结构动刚度对模拟的影响

为了估计动态加载对于结果精度的影响ꎬ计
算车轮的前六阶约束模态ꎬ弯矩 ２ ２００ Ｎ􀅰ｍꎬ加载

频率为 １ １６８􀆰 ６ ｒ / ｍｉｎꎬ也就是 １９􀆰 ４８ Ｈｚ. 从约束模

态的分析结果可以看出ꎬ对轮辐有显著影响的模

态是加载轴绕 Ｘ 轴二阶弯曲模态(３６０􀆰 ４ Ｈｚ)ꎬ如
图 ４ 所示. 比加载频率高一个量级(１０ 倍)ꎬ动态

加载不会引起结构共振ꎬ因此结构共振也不是仿

真与试验应变输出幅值存在偏差的原因.

图 ４　 加载轴绕 Ｘ轴二阶弯曲模态位移(３６０􀆰 ４ Ｈｚ)
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｗｏ ｏｒｄｅｒ ｂｅｎｄｉｎｇ ｍｏｄｅ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ

ｌｏａｄｉｎｇ ａｘｉｓ ａｒｏｕｎｄ Ｘ ａｘｉｓ ( ３６０􀆰 ４ Ｈｚ)

上述因素都不是影响仿真与实测值偏差的原

因ꎬ因此建模时没有模拟出工艺因素影响仿真结果.

３　 轮辐模型的测量及工艺修正

应变片布置在轮辐的风孔和反拉延的位置ꎬ
轮辐在冲压成型的过程中产生了残余应力和厚度

的变化ꎬ轮辐在冲压成型之后才进行贴片ꎬ且在测

试之前要对初始应变进行清零ꎬ所以残余应变在

实测结果中不体现ꎬ故零件冲压产生的壁厚改变

是工艺对应变输出幅值影响的主要因素.
用三坐标扫描仪扫描实际的车轮构件ꎬ通过

逆向工程建立基于实测的车轮三维尺寸模型如图

５ 所示.

图 ５　 三维扫描的车轮模型
Ｆｉｇ􀆰 ５　 ３Ｄ ｓｃａｎｎｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｗｈｅｅｌ ｍｏｄｅｌ

从三维扫描模型中可以看出ꎬ分析用的原始

三维数据中轮辐厚度是均匀的ꎬ为 ４ ｍｍꎬ而实际

测量的三维扫描数据的轮辐厚度是不均匀的ꎬ内
圈贴片的反拉延厚度为 ３􀆰 ２ ｍｍꎬ风孔贴片厚度没

有变化ꎬ为 ４ ｍｍꎬ翻边厚度为 ４􀆰 ５ ｍｍ. 从三维扫

描模型中可以看出冲压工艺对轮辐成型后厚度变

化的影响ꎬ经过有限元计算后发现贴片应变输出

的幅值对厚度的变化比较敏感ꎬ所以根据实测结

果对轮辐壁厚参数进行修正ꎬ计算得到仿真与实

测微应变幅值对比见表 ３.

表 ３　 轮辐厚度参数修正的应变输出仿真与实测对比
Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｐｏｋｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ

ｓｔｒａｉｎ ｏｕｔｐｕｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ
ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

测试通道
应变试
验幅值

修正厚度模型
应变计算幅值

误差 / ％

１ １ ２３０ １ １０５ － １０
２ １ ３０２ １ ２４３ － ５
３ １ ２３９ １ １２４ － ９
４ １ ２０４ １ １５１ － ４
５ １ ２０８ １ １３５ － ６
６ １ ２３２ １ ２７８ ４
７ １ ２３６ １ ３０５ ６
８ １ ２２８ １ ２８６ ５
９ １ ０９５ １ ２０１ １０

　 　 从计算结果中可以看出ꎬ轮辐厚度修正后仿

真的应变输出幅值与试验幅值偏差小了很多ꎬ在
１０％ 以内ꎬ证明经过参数修正后仿真结果能够满

足精度的要求.

４　 结　 　 语

本文在虚拟试验台搭建的过程中采用了一种

(下转第 ８９７ 页)
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