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Pe parcursul anului 2013, dorind – asemenea 
colegilor din celelalte universități – o impli-
care mai pronunțată a studenților noștri în 
activitățile SIAR, am propus demararea 

unui concurs profesional de inginerie a autovehi-
culelor cu titulatura „Profesor univ. ing. Constantin 
GHIULAI” destinat studenților de la programele 

de studii universitare de licență de profil  – folosind ca model cunos-
cutul concurs național studențesc de matematică „Traian Lalescu”. 
Organizarea unui concurs profesional studențesc în domeniul ingineriei 
autovehiculelor era privită cu un oarecare scepticism ca urmare a impre-
siei generale legate de scăderea semnificativă a interesului față de studiul 
științele inginerești și redusa implicare a studenților în activități extra-
curriculare. Decizia organizării concursului a fost adoptată de adunarea 
generală SIAR din 2013.
In scopul reglementării modului de organizare a concursului s-a procedat 
la elaborarea unui regulament specific, analizat în secțiile SIAR, sugestiile 
formulate fiind incluse în documentul final.  Deși disciplina ce s-a avut în 
vedere pentru concurs a fost „Dinamica autovehiculelor”, regulamentul a 
fost elaborat într-o concepție deschisă ce a permis ulterior inițierea unei 
noi secțiuni: „Automotive CAD”! 
Organizarea concursului studențesc simultan cu desfășurarea congresului 
internațional anual al SIAR de inginerie a autovehiculelor și transportu-
rilor a avut la bază atât considerente logistice, dar și de vizibilitate și valo-
rizare a prezenței delegaților la congres – cadre didactice universitare și 
cercetători științifici din țară și străinătate, dar și reprezentanți ai mediului 
industrial.

Organizarea primei ediții a concursului studențesc cu secțiunea 
„Dinamica autovehiculelor” în anul 2014 a fost susținută cu entuziasm de 
regretatul profesor Victor OȚĂT – coordonator al secției SIAR din cadrul 
Universității din Craiova și președinte al Congresului SMAT 2014. 
Printr-o implicare semnificativă a asigurat primei ediții a concursului 
un nivel de organizare de referință, aspect pe care îl consider deter-
minant pentru evoluția ulterioară a acestei manifestări SIAR menite 
(în primul rând) să încurajeze performanța profesională în rândul 
studenților. Disponibilitatea AVL Romania de a asigura fondul de 
premiere a studenților clasați pe primele locuri în concurs a încurajat 
implicarea secțiilor SIAR în promovarea concursului, astfel încât la prima 
ediție desfășurată simultan cu Congresul Internațional de Inginerie 
a Autovehiculelor și Transporturilor „SMAT 2014” organizat de 
Universitatea din Craiova au participat un număr de 28 studenți repre-
zentând 7 universități.
Concursul a fost gândit a se desfășura în două etape: o primă etapă - 
desfășurată la nivelul universităților și etapa a doua – la nivel național – cu 
participarea studenților câștigători ai fazei întâi organizate în universități. 
Faza întâi a concursului are în primul rând menirea de a încuraja studenții 
in studiul disciplinelor de specialitate, precum și de a promova domeniul 
de studii in cadrul universității. Faza finală a concursului asigură atin-
gerea mai multor obiective în afară de evidențierea/premierea studenților 
performanți astfel: participarea studenților la lucrările plenare și pe 
secțiuni ale congresului SIAR și contactul cu participanții la congres și 
lucrările prezentate de aceștia, participarea la un workshop organizat cu 
sprijinul Registrului Auto Român special destinat studenților, realizarea 
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Stimate domnule Rector, Universitatea Politehnica din Timișoara 
este unul dintre cei mai importanți furnizori naționali de 
programe de studii universitare de formare a  specialiștilor în 
domeniul ingineriei. În ultimele trei decenii mediul economic și 
social românesc a evoluat semnificativ și a determinat schimbări 
majore în structura și dezvoltarea industriei românești. Cum 
apreciați adaptarea învățământului universitar ingineresc la aceste 
schimbări?

Învățământul universitar tehnic s-a adaptat foarte bine schimbărilor 
din zona industriei și a serviciilor. La Universitatea Politehnica 

Timișoara avem un Comitet Director format din principalii manageri 
de companii sau investitori din zona Banatului, iar în Board-urile de 
domenii avem prezenți reprezentanți din companii cu profil specific. 
Astfel, planurile de învățământ sunt adaptate permanent la cerințele 
mediului economic. Menționez că nu suntem singura universitate cu 
o astfel de abordare, ea fiind prezentă în majoritatea universităților 
românești cu profil tehnic.

Având în vedere informațiile pe care le dețineți, cum apreciați 
gradul de absorbție în economia României a absolvenților de studii 
universitare inginerești din universitatea dumneavoastră?

INTERVIU CU DOMNUL CONF. UNIV. DR. ING. FLORIN DRĂGAN, 
RECTORUL UNIVERSITĂŢII POLITEHNICA DIN TIMIŞOARA

INTERVIEW WITH ASSOC. PROF. DR. ENG. FLORIN DRĂGAN,
RECTOR OF THE POLITEHNICA UNIVERSITY OF TIMISOARA
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Conform informațiilor pe care le avem din bazele de date ale instituțiilor 
statului, angajabilitatea în zona ingineriei este una care depășește 
în multe cazuri 80%. La ora actuală, cea mai mare angajabilitate se 
manifestă în domeniul IT&C și în Construcții. Vorbim de peste 
80%, în condițiile în care o parte din absolvenți își deschid afaceri sau 
lucrează la firme din străinătate, situație în care nu se regăsesc în aceste 
baze de date. Comparativ cu domeniile neinginerești din universitate, 
cele inginerești manifestă o angajabilitate mai mare cu 10-20%. 

O parte dintre cadrele didactice universitare susțin că una dintre 
dificultățile importante întâmpinate în formarea unor foarte buni 
ingineri o constituie nivelul mediocru de pregătire al absolvenților de 
liceu. Cum considerați ca ar putea fi ridicat nivelul învățământului 
liceal, mai ales în liceele cu profil tehnologic (tehnic), cele care la 
un moment dat furnizau un număr important de candidați la 
examenele de admitere pentru programele de studii universitare din 
domeniul „Științelor inginerești”?

Depinde foarte mult și cu ce comparăm. Dacă facem o comparație cu 
generațiile formate în anii 90 când, pe de o parte, studiile universitare 
aveau o anumită importanță, iar, pe de altă parte, tentațiile erau mult 
mai puține, atunci da, generațiile actuale sunt mai puțin pregătite. Pe 
de altă parte, sunt mult mai bine conectate digital, obțin informațiile 
într-un alt mod decât se întâmpla în urmă cu 30 de ani. Cred că o 
abordare a învățământului dual și la nivel universitar poate ajuta foarte 
mult zona liceelor industriale și, totodată, poate rezolva o lipsă de 
specialișți din piața muncii.

Cum apreciați rolul cercetării științifice universitare în domeniul 
ingineriei, integrarea acesteia în ansamblul cercetării științifice 
naționale?

Cercetarea din domeniul ingineresc este una aplicată în general. Cred 
că introducerea unui tip de doctorat industrial ar facilita o conexiune 
și mai bună cu specialiștii din companii. Totodată, o atenție mai 
mare acordată rezultatelor cercetării aplicate ar putea face companiile 
românești mai competitive.

O legătură strânsă de colaborare între industrie și universități 
permite exploatarea eficientă a resurselor și competențelor 
disponibile în aceste instituții. Cum apreciați relațiile de cooperare 
dintre Universitatea Politehnica din Timișoara și mediul economic 
din zonă? Cum considerați că poate fi intensificată această cooperare?

Universitatea Politehnica Timișoara are o tradiție de peste un secol de 
colaborare cu companiile din regiune. La fondarea universității circa o 
treime din bugetul acesteia a fost asigurat de către companii. Dincolo 
de Comitetul Director al universității, la care am făcut referire și mai 
sus, există brevete obținute împreună cu companiile, contracte comune 
de cercetare și un număr important de specialiști din companii care 
predau cursuri în universitatea noastră. Am intensificat în ultimii ani 
aceste legături încercând să vedem cum evoluează piața muncii și chiar 
deschizând noi oportunități în piață.

În general, firmele consideră insuficientă pregătirea practică a 
studenților acumulată pe durata studiilor. Se consideră că mai 
ales condițiile speciale din ultimii doi ani au afectat grav acest 
tip de competențe. Ținând cont ca SIAR reunește, în prezent, 
mai ales cadre didactice universitare din domeniul ingineriei 
autovehiculelor și transporturilor rutiere, am dori să știm care este 
aprecierea dumneavoastră generală privind pregătirea absolvenților 
universităților din România; de asemenea, cum este implicată 
Universitatea Politehnica din Timișoara în dezvoltarea de proiecte 
destinate dobândirii abilităților practice de către studenți?

Domeniul ingineriei autovehiculelor și transporturilor rutiere este un 
domeniu în trend la ora actuală, lucru manifestat prin solicitarea mare 
de locuri la admitere, atât la Facultatea de Mecanică din Timișoara, 
cât și în cadrul Facultății de Inginerie de la Hunedoara. De fapt, din 
câte știu solicitarea e în toate zonele unde există aceste domenii. Zona 
Banatului are un mare avantaj prin prezența aici a mai multor companii 
din domeniul Automotive, deci nu sunt probleme cu pregătirea 
absolvenților, locurile de practică în acest domeniu fiind foarte 
multe. Dincolo de locurile de practică din cadrul companiilor avem 
laboratoare în universitate dotate cu ajutorul acestora, în care studenții 
pot face stagii de practică sau dezvolta proiecte specifice.

Domnule Rector, în perioada 26 – 28 octombrie 2022 
Universitatea Politehnica din Timișoara găzduiește a 32-a ediție 
a Congresul Internațional al SIAR de Inginerie a Autovehiculelor și 
Transporturilor  - EAEC – MVT 2022 - „Together for a better and 
safer mobility – Motor Vehicle and Road Transportation, care este în 
același timp și al 17-lea Congres European de Automobile al EAEC 
(European Automobile Engineers Cooperation) și al 3-lea congres 
de ingineria autovehiculelor și transporturilor organizat de SIAR 
– Societatea Inginerilor de Automobile din România împreună cu 
Facultatea de Mecanică din universitatea dvs. Vă rugăm să expuneți 
câteva aprecieri asupra acestui moment special în comunitatea 
inginerilor de automobile și transporturi din România!

Facultatea de Mecanică a Universității Politehnica Timișoara este una 
dintre facultățile înființate încă de la fondarea universității. Acest fapt, 
împreună cu importanța domeniului manifestată prin prezența unui 
număr mare de firme în regiune, face ca organizarea Congresului 
Internațional al SIAR de Inginerie a Autovehiculelor și Transporturilor 
să fie un moment important pentru comunitatea noastră. 
Vă doresc mult succes în activitate și vă așteptăm cu drag la Universitatea 
Politehnica Timișoara!

Vă mulțumim și vă urăm mult succes în dificila, dar nobila 
dumneavoastră misiune!

Prof. dr. ing. Minu MITREA
Secretar General SIAR
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CLARIFICĂRI ŞI ECHIVALENŢE: RAZELE ROŢILOR
CLARIFICATIONS AND EQUIVALENCES: WHEEL RADII

REZUMAT: Comunicarea de specialitate impune în primul rând un vocabular 
comun, neechivoc, cunoscut și acceptat. Pentru România, inovația tehnică în domeniul 
ingineriei autovehiculelor și transporturilor rutiere a avut în diferite etape istorice surse 
științifice și tehnologice în țări puternic industrializate precum Germania, Franța, Marea 
Britanie, Statele Unite ale Americii. Această infuzie eterogenă (dar benefică industriei și 

învățământului universitar de profil) a condus însă la unele confuzii, perpetuate inclusiv în 
lucrări științifice prezentate sau publicate în ultima vreme. Lucrarea de față propune clari-
ficarea unor aspecte specifice vocabularului limbilor română și engleză (SUA) aplicabile în 
studierea ingineriei autovehiculelor.
Keywords: automotive, whell, whell radii

1. INTRODUCTION
Wheels, which in the context of this paper mean the rim and tire 
assembly, have a decisive influence on vehicle performance. For this 
reason, the vehicle dynamics literature employs several definitions of 
the wheel radius, as needed, for performing various types of calcula-
tions, depending on the scope of the study. This is primarily due to the 
fact that the tires can undergo significant deformations; navigating on 
deformable ground also influences the definition of the wheel radii.
The purpose of this article is to provide people interested in vehicle 
dynamics (engineers, students, teachers) with a compact set of defi-
nitions and linguistic equivalences between Romanian and English 
terms. This idea started from the observation that there are numerous 
ambiguities and confusions in the definition and use of wheel radii 
in Romanian language papers related to vehicle dynamics. In fact, 
significant differences between the definitions can also be found in the 
specialized publications available in English.
Two extremely valuable and useful standards developed by two presti-
gious societies, Society of Automotive Engineers (SAE) [1] and Inter-
national Society for Terrain-Vehicle Systems (ISTVS) [2], have been 
particularly helpful in clarifying the terms of interest for this study.
In an attempt to eliminate any confusion and in order to properly and 
precisely define the meanings related to the different wheels radii, the 
authors found it useful to have the text written side by side, both in 
English and in Romanian. The information that follows, presented 
very succinctly, is based on an extensive bibliography; due to space 
limitation, only a few significant publications are included here.
Most of the following definitions and notations were adopted 
according to [1] and [2]; some critical observations were made, and 
other frequently used notions found in other works were presented, 
too. In the following, if multiple names are used for the same notion, 
the first one is the one preferred by the authors.
2. SUPPLEMENTARY DEFINITIONS
To facilitate the understanding of different wheel radii meaning, addi-
tional definitions must be introduced first:
• velocity indicates a vector (with magnitude and orientation); speed is 
the magnitude of velocity.
• torque and (angular) moment: torque - rotating force: force that causes 

1. INTRODUCERE 
Roțile au o influență hotărâtoare asupra performanței autovehiculelor. Din 
acest motiv, literatura specifică dinamicii autovehiculelor utilizează mai 
multe definiții ale razelor roților, după cum este necesar pentru efectuarea 
diferitelor calcule, în funcție de scopul studiului respectiv. Acest lucru este 
în principal datorat faptului că pneurile pot suferi deformații semnificative; 
operarea pe sol deformabil influențează de asemenea definiția razei roții.
Scopul articolului de față este de a veni în ajutorul persoanelor inte-
resate de dinamica autovehiculelor (ingineri, studenți, profesori) cu 
un set compact de definiții și echivalențe lingvistice între termeni din 
limba română și din limba engleză. 
Ideea scrierii lui a venit ca urmare a constatării că în lucrările de speci-
alitate de limbă română se întâlnesc  numeroase neclarități și confuzii 
în definirea și utilizarea razelor roților. De altfel, diferențe semnificative 
între definiții se constată și în articolele și cărțile de specialitate disponi-
bile în limba engleză.
Un ajutor deosebit pentru clarificarea termenilor îl reprezintă existența 
a două standarde, extrem de valoroase și utile, realizate de două societăți 
prestigioase: Society of Automotive Engineers (SAE) [1] și Internati-
onal Society for Terrain-Vehicle Systems (ISTVS) [2].
În încercarea de a stabili cu precizie sensurile legate de diferitele raze 
ale roților și pentru a elimina orice confuzie, autorilor li s-a părut util 
ca textul să fie scris în paralel, atât în limba engleză cât și în limba 
română. Informațiile care urmează, prezentate foarte succint, se bazează 
pe o bibliografie amplă, mai jos fiind indicate, din lipsă de spațiu, doar 
câteva titluri semnificative.
Majoritatea definițiilor și notațiilor care urmează au fost adoptate în 
conformitate cu [1] și [2], făcându-se însă observații critice și prezen-
tându-se și alte utilizări frecvente ale noțiunilor așa cum se întâlnesc și 
în alte lucrări. În cazul în care în continuare sunt prezentate mai multe 
denumiri pentru aceeași noțiune, prima este cea preferată de autori.
2. DEFINIȚII SUPLIMENTARE
Pentru facilitarea înțelegerii semnificației diferitelor raze ale pneurilor, 
mai întâi trebuie introduse alte definiţii suplimentare: 
• vectorul viteză are magnitudine și orientare; scalarul viteză este 
magnitudinea (mărimea) vectorului viteză.
• cuplu și moment (unghiular): cuplu - sistem de două forțe egale și de 
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rotation, twisting, or turning, for example, the force generated by 
an internal-combustion engine to turn a vehicle’s drive shaft; ability 
to overcome resistance: the measurement of the ability of a rotating 
gear or shaft to overcome turning resistance [3]; moment – tendency 
to produce rotation: a tendency to cause motion, especially rotation; 
product of force times distance: the product of a quantity, for example, 
force, multiplied by its perpendicular distance from a given point [3]. 
(The two previous definitions are a little different from the ones in the 
Romanian dictionary [4].)
• drive wheel (driving wheel) represents a wheel at which propelling 
torque (trying to increase the wheel’s rotational speed) is applied; the 
wheel is able to generate longitudinal force at the hub (denoted by DP 
in the figure 1).
• braking wheel, a wheel at which braking torque is applied (trying to 
stop its rotation); the wheel is able to generate braking force at the hub.
• free rolling wheel (sometime called driven wheel or pulled wheel [5]), 
corresponds to the case when no torque is applied to the wheel; the 
wheel rotates due to a force generated at the contact with the ground   
[1],[6],[7],[8]; to sustain the movement of a free rolling wheel, a 
pushing force must be applied at the hub (a force of opposite orienta-
tion as DP in the figure 1).
• pure rolling wheel, a wheel at which the torque applied is the one 
needed to sustain a constant speed movement (to overcome the rolling 
resistance) [7]; in other words, the tangential velocity at the wheel in 
the contact patch matches the velocity of the vehicle (i.e., there is no 
global slip in the contact patch); also, no longitudinal force (net trac-
tive force) is generated by the tire; a particular case is represented by 
a straight pure rolling wheel, which is a pure-rolling wheel moving in a 
straight line at zero camber angle and zero side-slip angle.
• neutral rolling wheel, a wheel at which both a small torque (to over-
come the rolling resistance generated by the tire) and a small pushing 
force at the hub (to overcome the rolling resistance generated by the 
ground) are applied in order to sustain a constant speed movement 
[19],[9],[5]; obviously, this definition corresponds to the rolling on soft 
grounds, because the rolling resistance component generated by the 
ground is negligible.
The following notations will be used in this paper:
• α – (side) slip angle of the wheel.
• ω – current angular speed of the wheel.
• ωref – reference angular speed of the wheel [10] (for free, pure, or neutral 
rolling).
• ω0 – reference angular speed of the wheel in the case of pure-rolling (in 
SAE and European conventions).
• Vw – wheel actual linear speed (travel speed of the wheel center).
• Vx – wheel actual linear speed along the wheel longitudinal direction 
(Vx=Vw·cosα).
With the help of the current and reference angular speeds (ω and ωref), 
the wheel longitudinal slip (σ) can be computed. Different definitions 
equations exist for it [11], but these will not be presented here.
• X – longitudinal force, the component of the tire (grip) force in the 
longitudinal direction of the wheel [1].
• (net) tractive force, the component of the tire grip force in the direc-
tion of travel of the center of tire contact [1].
As can be seen, the two forces are generally different, being iden-
tical only if the wheel is not sliding laterally. Even so, the name 
“net tractive force” is used almost always instead of “longitudinal 

sensuri opuse [4]; moment - mărime fizică care caracterizează localizarea 
sau repartiția spațială a unei alte mărimi în raport cu un punct, cu o axă 
sau cu un plan [4]; mărime egală cu produsul dintre valoarea unei mărimi 
date și una sau mai multe distanțe în raport cu un punct, o axă sau un plan;  
deși definițiile sunt diferite, în dinamica autovehiculelor ele sunt folo-
site ca și cum ar fi echivalente, cuvântul cuplu (motor sau de frânare) 
fiind folosit adesea pentru a indica noțiunea de moment unghiular.
(Cele două definiții anterioare sunt puțin diferite față de cele din 
dicționarul american [3].)
• roată motoare (roată motrice) reprezintă o roată la care se aplică un 
cuplu motor (încercând să-i mărească viteza de rotație); roata este 
capabilă să genereze forță longitudinală la butuc (indicată prin DP 
în figura 1).
• roată frânată, roată la care se aplică cuplu de frânare (încercând să 
oprească rotația acesteia); roata este capabilă să genereze forță de frânare 
la butuc.
• roată liberă (denumită și roată împinsă sau roată trasă [5]), corespunde 
cazului în care nu se aplică cuplu la roată; roata se rotește datorită unei 
forțe generate la contactul cu terenul [1],[6],[7],[8]; pentru susținerea 
mișcării unei roți libere, o forță de împingere trebuie aplicată la butuc 
(o forță cu orientare inversă față de DP din figura 1).
• roată cu rulare pură, roată la care se aplică cuplul necesar pentru a 
susține mișcarea cu viteză constantă (pentru a învinge rezistența la 
rulare) [7]; cu alte cuvinte, viteza tangențială la roată în pata de contact 
este egală cu viteza vehiculului (nu exista alunecare globală în pata 
de contact); de asemenea, pneul nu generează forță longitudinală de 
aderență (forță netă de tracțiune); un caz particular este reprezentat 
de o roată cu rulare pură în linie dreaptă, care este o roată ce se mișcă 
în linie dreaptă, având unghiuri de cădere și de alunecare laterală egale 
cu zero.
• roată cu rulare neutră, o roată la care se aplică atât un cuplu mic (pentru 
învingerea rezistenței la rulare generate de pneu), cât și o forță mică 
de împingere la butuc (pentru învingerea rezistenței la rulare generate 
de teren) pentru a menține o mișcare cu viteză constantă [19],[9],[5]; 
evident, această definiție corespunde rulării pe terenuri moi, deoarece 
componenta generată de sol a rezistenței la rulare este neglijabilă.
Următoarele simboluri vor fi utilizate in continuare:
• α – unghi de alunecare (laterală) al roții.
• ω – viteza unghiulară curentă a roții.
• ωref – viteza unghiulară de referință a roții [10] (pentru rulare liberă, 
pură sau neutră).
• ω0 – viteza unghiulară de referință a roții în cazul rulării pure (în 
convențiile SAE și europeană).
• Vw – viteza lineară reală a roții (viteza de deplasare a centrului roții).
• Vx – viteza lineară reală a roții pe direcția longitudinală a roții (Vx = 
Vw·cosα).
Cu ajutorul vitezelor unghiulare curentă și de referință (ω și ωref) se 
poate calcula alunecarea longitudinală a roții (σ). Există diferite relații 
pentru definirea acesteia [11], care însă nu vor fi prezentate aici.
• X – forța longitudinală, componenta forței de aderență a pneului în 
direcția longitudinală a roții [1].
• forța de tracțiune netă, componenta forței de aderență a pneului în 
direcția de deplasare a centrului zonei de contact [1]. După cum se 
poate vedea, cele două forțe sunt în general diferite, fiind identice doar 
dacă roata nu alunecă lateral. Cu toate acestea, denumirea “forța de 
tracțiune netă” este folosită aproape întotdeauna în locul cele de “forța 
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force”. To avoid supplementary explanations, we will do so in this 
paper, too.
Other two important notions, gross tractive force and rolling resis-
tance force, will be presented at the end of the next section.
3. RADII
• ru (r0) – unloaded (tire) radius [2] (undeflected tire radius [1], radius of 
the free tire [12],[13], free radius [6],[14], design radius [5]), the radius 
of the unloaded tire inflated to normal recommended pressure; this 
radius is very important to establish the necessary space to mount the 
wheel on the vehicle.
• rl – loaded (tire) radius, is defined in [2] as the distance from the wheel 
rotation axis to the point corresponding to the largest soil deformation 
in the direction perpendicular to the original, undisturbed soil surface, 
as shown in figure 1.a. This description, clear for deformable ground 
surfaces, is no longer acceptable for hard surfaces (which are practically 
undeformable). The SAE definition [1] “the distance from the center 
of tire contact to the wheel center measured in the wheel plane” can 
be applied only for undeformable surface and wheels with no camber 
and no toe angles. 
The deficiency of the SAE definition has been noted before, for example 
in [7], for the tires that develop lateral forces (and deformations) or 
present non-zero camber angles (e.g., the case of cornering motorcycles 
being the most evident), as shown in figure 2.
Taking into consideration the aspects presented here, a better defini-
tion, valid for a wheel which is rolling or stands on a hard surface, may 
be: the distance measured in the plane of the wheel from the wheel center 
to the ground plane, shown in figure 2.
• rs – static loaded radius, the loaded radius of a stationary tire, inflated 
to normal recommended pressure [1],[14].
• rr=re=Vx/ω – effective (current) rolling radius, the ratio of the linear 
speed of the wheel center in the wheel longitudinal direction to the 
current angular speed [1],[6],[13],[19],[2].
• rk=Vx/ωref – rolling radius [2], named also kinematic radius [15], is the 
reference rolling radius and is defined as the ratio of the linear speed 
Vx of the wheel center in the wheel longitudinal direction to the refer-
ence angular speed ωref; this radius (which can’t be measured directly) 
is calculated from the kinematic parameters (Vx and ωref) of an wheel 
at zero slip angle and zero camber angle (i.e., the wheel is not sliding 
laterally and its plane is perpendicular to the ground) [7],[16]; for a 
pure rolling wheel, ωref=ω0; rolling radius is a special case of effective 
rolling radius under a zero longitudinal slip condition (σ=0); being 
used to define the longitudinal slip of the wheel, the rolling radius 
allows establishing a functional connection between the longitudinal 
grip force (net tractive force) X and the kinematics of the wheel (rim) 
[7],[11].
• dr=2·π·rk – rolling circumference [6], the distance covered by a point 
on the circumference when the tire revolves once; the rolling circumfer-
ence indicated by the manufacturer corresponds to a straight pure rolling 
wheel (with null slip and camber angles), not developing grip force, 
and is measured at 60 km/h (37 mph). The rolling radius that corre-
sponds to this rolling circumference is often used in common compu-
tations. This may lead to inaccuracies if used inappropriately, especially 
for deformable tires negotiating deformable terrains.
• rd=Mw/Fw – dynamic radius [6] (torque radius [2], moment arm [5], 
kinetic rolling radius [15]), the ratio of the input torque over the gross 
tractive force; the distance from the axis of rotation of the wheel to the 

longitudinală”. Pentru a se evita explicații suplimentare, și în acest text 
se va proceda la fel. Alte două noțiuni importante, forța la roată (forța 
de tracțiune brută) și forța de rezistență la rulare, vor fi prezentate la 
finalul secțiunii următoare.
3. RAZE
• ru (r0) – raza liberă [6], [14] (raza pneului neîncărcat [2], raza pneului 
nedeformat [1], raza de proiectare [5]), raza pneului neîncărcat cu forţe, 
umflat la presiunea normală recomandată; aceasta rază este foarte 
importantă pentru stabilirea spaţiului necesar pentru montarea roţii pe 
vehicul.
• rl – raza pneului încărcat este definită în [2] ca distanța de la axa 
de rotație a roții până la punctul corespunzător deformaţiei maxime 
a solului pe direcţie perpendiculară pe suprafața iniţială a solului 
(neafectată de trecerea pneului), după cum este prezentat în figura 1.a. 
Această descriere, clară pentru suprafețe de teren deformabile, nu mai 
este acceptabilă pentru suprafețe tari (care sunt practic nedeformabile). 
Definiția SAE [1] “distanța de la centrul petei de contact a pneului la 
centrul roții măsurată în planul roții” nu poate fi aplicată decât pentru 
suprafață nedeformabilă și roată cu unghiuri de cădere și de deviere 
laterală egale cu zero. Deficiența definiției SAE a mai fost sesizată, de 
exemplu în  [7], pentru pneurile care dezvoltă forțe (și deformații) late-
rale sau prezintă unghiuri de cădere nenule (cazul motocicletelor aflate 
în viraj fiind cel mai evident), cum se vede în figura 2.
Luând în considerare aspectele prezentate aici, o definiție mai bună, 
valabilă pentru o roată care rulează sau se sprijină pe o suprafață tare, 
ar fi: distanța măsurată în planul roții de la centrul roții până la planul 
solului, ca în figura 2.
• rs – raza statică, raza pneului încărcat a unui pneu staționar, umflat la 
presiunea normală recomandată [1],[14].
• rr=re=Vx/ω – raza de rulare efectivă (curentă), raportul dintre viteza 
lineară a centrului roții în direcția longitudinală a roții și viteza unghiu-
lară curentă [1],[6],[13],[19],[2].
• rk=Vx/ωref – raza de rulare [2], numită și raza cinematică [15], este raza 
de rulare de referință și este definită ca raportul dintre viteza liniară Vx 
a centrului roții în direcția longitudinală a roții și viteza unghiulară de 
referință ωref; această rază (care nu poate fi măsurată direct) este calculată 
din parametrii cinematici (Vx și ωref) ai unei roți la unghiul de alunecare 
zero și la unghiul de cădere zero (adică roata nu alunecă lateral și planul 
său este perpendicular pe sol) [7],[16]; pentru o roată cu rulare pură, 
ωref=ω0; raza de rulare este un caz special de rază de rulare efectivă în 
condiții de alunecare longitudinală zero (σ=0); fiind folosită în definirea 
alunecării longitudinale a roții față de cale, raza de rulare permite stabi-
lirea unei legături funcționale între forța de aderenţă longitudinală (forța 
netă de tracțiune) X și cinematica (jantei) roții [7],[11].
• dr=2·π·rk – circumferința de rulare [6], distanţa parcursă de un punct 
de pe circumferinţă atunci când pneul se roteşte o dată; circumferinţa de 
rulare indicată de fabricant corespunde unei roți “drepte” (cu unghiuri 
nule de alunecare și de cădere), care nu dezvoltă forță de aderență și se 
măsoară la 60 km/h (37 mph). Raza de rulare corespunzătoare acestei 
circumferințe de rulare este folosită adesea în calcule obișnuite. Acest 
lucru poate duce la rezultate imprecise, mai ales la deplasarea roților cu 
pneuri deformabile pe teren deformabil.
• rd=Mw/Fw – raza dinamică [6] (raza momentului la roată [2],[5]), 
raportul dintre momentul la roată şi forţa la roată (forţa de tracţiune 
brută); distanţa dintre axa de rotaţie a roţii şi suportul forţei de reac-
ţiune a solului paralelă cu suprafaţa iniţială a solului (suportul forţei 
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action line of the ground reaction parallel with the unperturbed ground 
surface (the support line of the longitudinal grip force), as seen in figure 
1; even though the definition is simple, measurement or estimation 
by computation of the dynamic radius is extremely difficult on soft 
terrains; on hard grounds, it is equal with the loaded radius rl (because 
the grip force acts at the ground level); it is used to link forces and 
moments applied to a wheel.
The significance of the gross tractive force and rolling resistance force can 
be obtained using Newton’s second law for the rotation movement of 
the wheel, using the scheme and notation from figure 1. This takes the 
form of equation 1.
Here, the meaning of the terms is: Mw – wheel torque; Mr – rolling 
resistance torque; X – longitudinal force (net tractive force); Jw – equiv-
alent moment of inertia of the wheel; ωw – angular speed of the wheel. 
Then, dividing equation 1 by the dynamic radius rd, equation 2 results. 
This includes the definitions for the gross tractive force (Fw=Mw/rd) and 
rolling resistance force (Rr=Mr/rd). Also, equation 2 gives a possibility to 
obtain the rolling resistance force for a free rolling wheel (Mw=0) with 
constant angular speed (ωw=ct): Rr=X, and, further, to obtain the gross 
tractive force in stationary regime (ωw=ct): Fw=X+Rr. Care should be 
taken when using this method to estimate the gross tractive force (in 
order to deduce the rolling radius rd on soft soil), as it is applicable only 
under these particular conditions.
4. FINAL OBSERVATIONS
While the unloaded radius ru and the loaded radius rl are directly 
measurable, the effective rolling radius rr and the rolling radius rk can 
only be computed from the linear and angular speeds of the wheel.
Because the longitudinal grip force X is obtained by the  integration of 
the elementary forces developed in the contact surface, the next state-
ments can be made for a wheel with zero camber angle:
• on soft ground, dynamic radius will be always smaller than the loaded 
radius, rd<rl, as can be seen in figure 1.a; this also means that the dynamic 
radius rd can’t be directly measured, but only approximatively computed 
by measuring the wheel torque and estimating the gross tractive force 
(details on the estimation ways can be found, for ex., in [19],[17],[11]);

longitudinale de aderenţă), după cum se poate observa in figura 1; 
deși definiția este simplă, măsurarea sau estimarea prin calcul a razei 
dinamice este extrem de dificilă pe terenuri moi; pe terenuri tari, este 
egală cu raza pneului încărcat rl (întrucât forța de aderență acționează la 
nivelul suprafeței căii); este folosită pentru a face legătura între forțele și 
momentele aplicate unei roți. 
Semnificația forței la roată și a forței de rezistență la rulare Rr poate fi 
obținută aplicând legea a doua a lui Newton pentru mișcarea de rotație a 
roții, folosind schema și notațiile din figura 1. Aceasta ia forma ecuației 1.
Aici, s-au folosit notațiile: Mw – moment la roată; Mr – moment de 
rezistență la rulare; X – forță longitudinală (forță netă de tracțiune); 
Jw - moment de inerție echivalent al roții; ωw – viteză unghiulară a roții. 
Apoi, prin împărțirea ecuației 1 cu raza dinamică rd, rezultă ecuația 
2. Aceasta include definițiile forței la roată (Fw=Mw/rd) și a forței de 
rezistență la rulare (Rr=Mr/rd). De asemenea, ecuația 2 dă posibili-
tatea de a obține forța de rezistență la rulare pentru o roată cu rulare 
liberă (Mw=0) la viteză unghiulară constantă (ωw=ct): Rr=X, și, apoi, 
de a obține forța la roată în regim staționar (ωw=ct): Fw=X+Rr. Însă 
trebuie precauție atunci când este utilizată această metodă de estimare 
a forței la roată (în scopul deducerii razei de rulare rd pe terenuri moi), 
întrucât este aplicabilă doar în aceste condiții particulare.
4. OBSERVAȚII FINALE
Pe când raza liberă ru şi raza pneului încărcat rl sunt măsurabile în mod 
direct, razele de rulare efectivă rr şi cinematică rk pot fi doar calculate pe 
baza vitezelor lineară şi unghiulară ale roţii. 
Deoarece forța longitudinală de aderență X se obține prin integrarea 
forțelor elementare dezvoltate in suprafața de contact, pot fi făcute 
următoarele afirmații pentru o roată cu unghi de cădere zero:
• pe teren moale, raza dinamică va fi întotdeauna mai mică decât raza 
pneului încărcat, rd<rl, așa cum se poate vedea în figura 1.a; aceasta 
înseamnă însă și că raza dinamică rd nu poate fi măsurată direct, ci doar 
calculată aproximativ prin măsurarea momentului la roată şi estimarea 
forţei la roată (detalii despre modul de estimare pot fi găsite, de ex., în 
[19],[17],[11]);
• pe teren tare, raza dinamică rd este egală cu raza pneului încărcat, 

Fig. 1 – Planar model of a wheel with tire [11]: 
a) on deformable ground; b) on undeformable ground. 
Model plan al unei roţi cu pneu: 
a) pe teren deformabil; b) pe teren nedeformabil.

Fig. 2 – Influence of the camber angle and lateral deflection of the wheel 
over the dynamic radius rl and torque radius rd. 
Influența unghiului de cădere și a deformației laterale ale pneului asupra razei 
pneului încărcat rl și razei dinamice rd.

(1) (2)
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• on hard ground, the dynamic radius rd is equal with the loaded radius, 
rd=rl, as shown in figure 1.b (because the support of the net tractive force 
is placed on the ground plane); that means the dynamic radius rd can be 
directly measured; the experimental determination can be made using 
distance sensors placed inside or outside the tire or by image processing.
The magnitudes of the rolling radius rk and loaded radius rl are signifi-
cantly modified by changes of tire inflation pressure, tire normal load, 
and travelling speed. Moreover, the loaded radius rl is affected also by 
the wheel torque [17],[11].
From the catalog data provided by the tire manufacturers, it can be esti-
mated that, for most automobile tires (with null camber), the rolling 
radius is     4-8% greater than the static loaded radius, rk=(1.04-1.08)rs, 
and 4-6% smaller than the unloaded radius, rk=(0,94…0,96)ru.
In many cases, the rolling radius and dynamic radii (rk and rd) are 
confused or used as if they were equivalent.
Often, for demonstrations and usual computations, only a single value 
is considered for all loaded, dynamic, and rolling radii [6],[18]: a 
calculation radius. But, since significant differences exist between the 
values of these radii and, even more, this calculation radius is assumed 
constant, the results obtained in these cases may be significantly 
affected by errors [17],[11].
For example, due to the large camber angles that may appear at motor-
cycles ride, the dynamic radius during turning becomes (much) smaller 
than the one during straight line movement, as it can be seen in figure 
2. Moreover, its approximation with the loaded radius is not accept-
able. Also, the tire lateral deflection will accentuate the previously indi-
cated phenomenon for the wheels with camber angle through the inner 
side of the curve (as for motorcycles), but will diminish it at the wheel 
inclining through outside, as shown in figure 2.
Finally, it must be emphasized that the definitions of loaded, dynamic, 
and rolling radii were presented here in the assumed hypothesis that 
the ground surface would be flat before the tire pass. If this assump-
tion is not met (for example when going up or down a curb, rolling 
on curved surfaces, as when testing on roller benches, or driving over 
uneven ground), the definitions for dynamic and rolling radii remain 
generally valid, but the loaded radius is not defined (at least to the 
authors’ knowledge).

rd=rl, cum se vede in figura 1.b (fiindcă suportul forței de tracțiune nete 
se află în planul terenului); aceasta înseamnă că raza dinamică rd poate 
fi măsurată direct; determinarea experimentală se poate face folosind 
senzori de distanță plasați interior sau exterior pneului sau prin prelu-
crarea imaginilor.
Mărimile razei de rulare rk și a razei pneului încărcat rl se modifică în 
mod semnificativ la schimbarea presiunii din pneu, a încărcării pneului 
cu forţa normală pe sol şi a vitezei de deplasare. În plus, raza pneului 
încărcat rl este afectată şi de momentul la roată [17],[11].
Pe baza datelor de catalog furnizate de fabricanții de pneuri, se poate 
estima că, la majoritatea pneurilor de autoturisme (cu cădere nulă), raza 
de rulare este cu 4-8% mai mare ca raza statică, rk=(1,04-1,08)rs, și cu 
4-6% mai mică decât raza liberă: rk=(0,94-0,96)ru.
În multe cazuri, raza de rulare și raza dinamică (rk și rd) sunt confundate 
sau sunt folosite interschimbabil.
Adesea, pentru demonstrații și calcule obișnuite se consideră o singură 
valoare pentru razele pneului încărcat, dinamică și de rulare [6],[18]: 
o raza de calul. Dar, deoarece există diferențe semnificative între valo-
rile acestor raze și, mai mult, această rază de calul este considerată 
constantă, rezultatele obținute in aceste calcule pot fi semnificativ afec-
tate de erori [17],[11].
De exemplu, din cauza unghiurilor de cădere mari ce pot apărea la 
deplasarea motocicletelor, raza dinamică în viraj devine (mult) mai 
mică decât la deplasarea în linie dreapta, după cum se poate vedea în 
figura 2. În plus, nici aproximarea ei cu raza pneului încărcat nu este 
acceptabilă. De asemenea, deformația laterală a pneului va accentua 
fenomenul indicat anterior la roțile cu unghi de cădere spre interiorul 
curbei (ca la motociclete), dar îl va diminua la înclinarea roții spre exte-
rior, cum se vede in figura 2.
În final trebuie precizat că definițiile razelor pneului încărcat, dinamică 
și de rulare au fost indicate în ipoteza subînțeleasă că suprafața terenului 
ar fi plană înainte de trecerea pneului. În cazul neîndeplinirii acestei 
ipoteze (de exemplu la urcarea sau coborârea unei borduri, rularea pe 
suprafețe curbe, ca la testarea pe standuri cu role, sau la deplasarea pe 
suprafețe denivelate), definițiile pentru razele dinamică și de rulare 
rămân valabile în general, dar raza pneului încărcat nu este definită (cel 
puțin după cunoștințele autorilor).
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STUDIU CFD ASUPRA CARACTERISTICILOR AERODINAMICE 
ALE AUTOMOBILULUI „AUREL PERSU”
CFD STUDY ON THE AERODYNAMIC CHARACTERISTICS 
OF THE AUREL PERSU’s CAR

1. INTRODUCTION AND 
LITERATURE OVERVIEW
Car aerodynamics deals with the 
study of phenomena resulting 
from the interaction between the 
car and the air. During travelling, 
the interaction of air with the car 
body causes an increase in pressure 
in the front side and at the same 
time a decrease in the rear side. Air, 
with its own density and viscosity, 
opposes the advancing of a body 
that passes through it. In fact, the 
aerodynamic drag comes from 
forces due to pressure distribution 
over the body surface and forces 
due to skin friction, which is 
a result of the fluid viscosity. 
However, despite the fact that the 
aerodynamic drag’s cause is the 

viscous friction, the turbulent drag does not depend on viscosity.
The usual way to express the resistance of the air is with the following 
relation:

	 (1)

where:  [kg/m3] is the air density, [m/s] is the aerodynamic velocity 
(vehicle’s velocity plus the component of the velocity of the wind 
projected along the longitudinal axis of the vehicle), [m2] is the frontal 
area (i.e., the projection of the car on a plane perpendicular to the 
direction of motion, which is usually via a rectangular shape given by the 
vehicle’s height and track), and [-] is a dimensionless parameter called the 
drag or aerodynamic coefficient (it is also denoted as ).
To put it very straightforward, the aerodynamic coefficient depends on 
the shape of the object interacting with the air flow. In fact, the air jets 
that cross the contour of the vehicle body establish the aerodynamic 
characteristics and when the flow becomes turbulent, different vortices 
adjacent to the body surface are generated. The formed vortices 

influence the aerodynamic coefficient and, consequently, the dynamic 
performances, fuel consumption, and the amount of polluting emissions; 
it also influences the noise level generated by the interaction between the 
car and the air and on the efficiency of the windshield wipers.
Based on relation (1), the following straightforward reasoning is 
common: since air resistance is proportional to the square of the vehicle’s 
velocity (assuming zero wind velocity), its effect is mostly evident at 
high velocities. In other words, since the air resistance increases the power 
required for traction (proportionally with ), it is usually at issue for a vehicle 
featuring uniform linear motion and positive acceleration linear motion. 
For conventional internal combustion engine vehicles (ICEV), this may 
be fully valid because in this case, typically, there is no regenerative braking 
(i.e., energy recovery during braking or deceleration). This means there is 
no relevance of taking into consideration the aerodynamic characteristics of 
the ICEV for the negative acceleration motion since in this case the braking 
energy is lost via dissipation as heat through the powertrain (commonly 
known as engine braking) and/or the vehicle’s brakes. However, with the 
electrification of the vehicle’s drivetrain, energy recovery during the negative 
acceleration motion became possible and accessible. Consequently, for 
hybrid electric vehicles (HEV) and battery electric vehicles (BEV), the 
aerodynamic characteristics are important not only for uniform motion 
and positive acceleration motion but for the negative acceleration motion, 
as well. Indeed, since the energy recovered while decelerating is harvested 
from the energy remained after deducting the energy loss in the vehicle’s 
interaction with the environment (rolling and aerodynamic drags) from 
the vehicle’s kinetic energy, it results that the smaller the air resistance the 
greater the energy recovered during vehicle’s deceleration.
It is known that the nowadays focus of the automotive industry is on 
the improvement of the energetic performance of the vehicles, as a result 
of the regulatory pressure to reduce the carbon footprint of the future 
vehicle. From this point of view, the market is having a shift towards 
the BEV, which based on a tank-to-wheel assessment is a zero-emission 
vehicle (ZEV). The improvement of the energetic performance of the 
BEV, which is already far better than ICEV’s is one of the present 
important research topics.
This being the context, as explained before, the aerodynamic characteristic 
of the BEV is a far more important issue than for the ICEV.

REZUMAT: Aerodinamica automobilelor se ocupă cu studiul fenomenelor rezultate 
din interacțiunea dintre caroserie și aer. Scopul principal al acestei lucrări este evaluarea 
bazată pe tehnica CFD a caracteristicilor aerodinamice ale automobilului Persu care este 
considerat primul automobil aerodinamic din România. Pentru a evidenția caracteristicile 
sale aerodinamice, folosind programul AVL FIRE care se bazează pe metoda volumelor 
finite a fost realizat un studiu CFD 3D, utilizând formalismul RANS (Reynold-average 
Navier-Stokes) și modelul de turbulență k-ζ-f. Astfel, particularitățile aerodinamice ale 

automobilului Persu au fost evidențiate prin analiza unor mărimi specifice curgerii flui-
delor în jurul caroseriei: presiune, viteză de curgere a aerului și energia cinetică turbulentă. 
Abordarea CFD a permis însă și găsirea coeficientului aerodinamic al automobilului  
Persu, care s-a dovedit a fi în strâns acord cu declarațiile generice găsite pe această temă 
media românească.
Keywords: Persu’s aerodynamic car, aerodynamic characteristics, drag coefficient, CFD 
simulation
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The scientific literature is very 
well populated with studies on 
the aerodynamic characteristics of 
the vehicles. Generally speaking, 
two approaches are noticed: (1) 
numerical investigations via CFD 
software which in the recent years 
became more affordable and, thus, 
more popular, and (2) experimental 
investigations in wind tunnels to 
finally validate a model (numerical 
or physical). For instance, paper 
[1] presents an aerodynamic study 
conducted on three car models, 
by performing CFD simulations 
with ANSYS Fluent; the aim was 
to investigate the aerodynamic 
characteristics of a car with and without front spoiler, and with firewall 
holes. The focus was not only on the aerodynamic coefficient improvement 
but on increasing the negative lift, as well, which is paramount for a race 
car. The same motivation was found in paper [2] which thanks to a CFD 
study declared an improvement of the down-force and aerodynamic 
drag by an enhanced geometry of the following elements: front wing, 
headrest, rear engine hood and aerodynamic extractor. Moreover, to 
evaluate the areas of separation and reattachment of the fluid on the 
car body, this having a direct influence on the aerodynamic coefficient, 
paper [3] presents another CFD study performed on an Ahmed body 
model for two different cases at 250 inclination of the rear and 300. The 
flow around Ahmed and Asmo car models were experimentally studied 
in paper [4]. For validation, the experimental results were compared with 
those obtained by numerical simulation. Then, using LES turbulence 
model, a comparison of the flow structures was made in the case of two 
car shapes. Paper [5] presents the possibility to reduce the drag coefficient 
by 22.13% modifying the geometric shape of the rear under-body and 
up to 9.5% by exhaust gas redirection towards the separated region at the 
rear of the car. Other CFD based studies were noticed on aerodynamic 
assessment of vehicles equipped either with a bike rack [6] or with a roof 
luggage box [7]; the effect of pulling a motorcycle trailer was presented 
in [8].
Thus, after this introduction outlining the study in the current scientific 
concerns, the remaining part of the paper is organized in three main 
sections: section 2 presenting the first Romanian aerodynamic car (Aurel 
Persu’s) built to illustrate a more streamlined body, section 3 showing a 
CFD study on the aerodynamic performance of the Aurel Persu’s car and 
section 4 dealing with the results and their interpretation. Finally, the 
conclusions of this study are summarized.
2. THE AERODYNAMIC CAR OF AUREL PERSU
Aurel Persu (1890 – 1977) built the first Romanian aerodynamic car 
with wheels placed inside the body, being among the first in the world 
to study the application of this form to cars. Through his research, 
he concludes that the car should have the elongated shape of a drop 
of falling water, cut longitudinally into two halves. It is in this way 
that he suggested a way to obtain a more streamlined body featuring 
better aerodynamic characteristics with respect to the passenger cars of 
his times. Going on the line imposed by this aerodynamic shape, the 
passenger space was placed in front, and the engine compartment was 

put in the back. Thus, the balanced distribution of the vehicle’s mass 
was achieved on both the front and rear wheels. The declared advantage 
of his vehicle’s shape was that, with the best utilization of the space and 
simplification of transmission (no differential needed further to a small 
rear track), it can present the smallest possible air resistance at its highest 
speed (60 km/h) generating the greatest fuel economy. As a result, in 
1923 Persu built a prototype based on the mentioned characteristics and 
patented it in Germany in 1924. With this car, the Persu covered over 
100,000 km [9][10][11]. The car prototype of Aurel Persu was donated 
completely functional in 1961 to the “Dimitrie Leonida” National 
Technical Museum from Bucharest and since then it is exhibited for the 
visitors [12][13].
Based on the information found so far, there are only generic statements 
regarding the values of the aerodynamic coefficient specific to this car 
prototype [11][12][13]. In other words, no scientific study was found by 
the authors of this paper to support the statements according to which 
the aerodynamic coefficient of the Persu’s prototype is either 0.22 as 
mentioned in [11][13] or 0.28 from [12].
Consequently, the main purpose of this paper is the CFD-based assess-
ment of the aerodynamic coefficient of Persu’s car.
3. CFD-BASED STUDY ON THE AERODYNAMICS OF AUREL 
PERSU’S CAR
To highlight the air flow characteristics along the Persu’s car body, a 3D 
CFD (Computational Fluid Dynamics) RANS-based (Reynold-average 
Navier-Stokes) study was conducted using AVL FIRE software, which 
is based on the finite volume approach, and used the k-ζ-f turbulence 
model, [14, 15].
As it is well known, Navier-Stokes equations are used to describe the 
fluid dynamics, laminar or turbulent. They are non-linear, second-order 
partial differential equations without exact solutions. The RANS model, 
which considers the statistically averaged equations derived from the 
principle of Reynolds decomposition, offers a good balance between 
the duration of the simulation, the accuracy of the results and cost 
effectiveness. This approach is about decomposing the flow properties 
into an average value and a fluctuation component, which gives rise to a 
new unknown, Reynold-stress tensor that must be modelled in order to 
solve the rest of the equations, [16].
Thanks to the CFD approach, the following aerodynamic features of the 
Persu’s car were detailed: pressure zones in front and rear, the detachment 

Fig.1. Car prototype built by Aurel Persu [11][12]
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and reattachment of the air flows and velocity. At the same time, using 
the data obtained from the numerical simulation, the drag coefficient 
was calculated.
3.1. CAD modelling
This study was possible thanks to the sketches found in [17]. Based 
on these drawings, the three-dimensional CAD model was realized in 
SolidWorksTM. The dimensions of the Persu’s car model used in this study 
are shown in figure 1.
The geometry of the computational model consists of a parallelopiped 
with a length of 1000 mm, a height of 376 mm and width of 338 mm, 
which represents the wind tunnel. The calculated volume created repre-
sents the air inside a wind tunnel, in the interior of which was placed 
the car whose aerodynamic characteristics are to be evaluated. The car 
was placed at a distance of 221 mm from the entrance to the tunnel (see 
figure 2, a).
3.2. Mesh generation, turbulence model and simulation description
After the process of importing the geometry and cleaning it of any 
elements that do not influence the calculation results, the next step was 
to mesh the computational domain. Meshing or discretization consists 
in dividing the entire volume into smaller elements. Thus, due to these 

elements, it is possible to 
calculate by numerical CFD 
methods and obtain accurate 
results.
The most important part of 
the discretization process is 
choosing the right size of the 
cells. In order to capture the 
flow characteristics in the 
areas of interest, the cells must 
be small enough (high mesh 
density). Zones of interest are 
the regions close to the vehicle 
body and wake region. As for 
the rest of the computational 
domain, the size of the cells 
can be increased to save 
computational time. Thus, 
when choosing the dimensions 
of the cells, the aim was to 
reduce the computational 
time, as it is known that their 
number has a direct influence.
The computational domain 
(figure 3) was automatically 
meshed, totalling 4,475,864 
cells. Mesh refinements were 
used in the critical and high 
gradient flow areas, so the 
cell density decreases while 
moving away from the car 
model, leading to very large 
cells in the far-field of the 
computational domain, 
figure 3.

The maximum size of the cells is 22 mm in the upper part of the model, 
2.7 mm in middle side and reaching 0.32 mm for the cells near the 
car body. The distribution of the cells according to the geometric shape 
is: 4,121,867 hexahedral; 229,117 prismatic; 120,908 pyramidal; 3,972 
tetrahedral.
The k-ζ-f turbulence model used for this application is of the high-
Reynolds numbers type, which means it is not applicable in the near-
wall region. To model the near-wall effects, the hybrid wall function was 
set, which was meant to ensure a gradual change between the viscous 
sublayer and the wall function. This hybrid wall function, which, as 
mentioned in [18], is recommended for use in conjunction with the k-ζ-f 
turbulence model, is actually a proprietary semi-empirical based fitting 
function between the laminar and the turbulent part of the boundary 
layer, obtained from experimental evidence. Therefore, the chosen wall 
treatment was an automatic one. Thus, the CFD code evaluated the y+ 
(the usual dimensionless wall normal distance, utilized in the boundary 
layer problem) and then selected the appropriate wall function on the fly 
without any user input. Hence, the computational domain was meshed 
automatically with a greater refinement in the areas susceptible to very 
high flow velocities.

b. front view c. side view d. bottom view

a. general view of the model

b. front view c. side view d. bottom view

Length [mm] = 155.7; 
Front/Rear width [mm] = 47.9/30
Wheelbase [mm] = 109; 
Height [mm] = 109.2;
Front/Back gauge [mm] = 19.2/38.5

Fig. 2. CAD geometry

Fig. 3. Computational domain

a. mesh detail b. y+ dimensionless wall normal distances
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Figure 3, a show a magnified image of the mesh near the car body. As 
mentioned above, in the computational domain, hexahedral cells are 
predominant. The height of the first element near the wall, along the car 
body and in the regions where the flow remained attached to the walls, 
corresponds to dimensionless values of y+ between 1 and 15, figure 3, b.
As for the k-ζ-f turbulence model, [14], which was chosen for this study, 
according to paper [19] it provides a good balance between computational 
cost and accuracy of results due to the particularities of the ζ term (eddy 
viscosity) modelling based on Durbin’s elliptic relaxation concept, f, [20]. 
The same paper [19] argues that k-ζ-f model produces reasonable results 
with good accuracy in resolving the dominant structures of the turbulent 
flow.
The velocity boundary condition was used on the inlet surface of the 
domain, while zero gradient was used at the outlet, figure 2, a. All the 
walls of the wind tunnel were assigned with wall type boundary condition 
with 200C temperature. The initial conditions were as follows: 30 m/s 
flow velocity in the car’s longitudinal direction, 100000 Pa pressure, 
293.15K air temperature, 1.188 kg/m3 air density.
4. RESULTS AND DISCUSSION
As already discussed in the first section, there is a lot to gain from aero-
dynamic drag reduction as it directly influences fuel consumption, top 
speed, acceleration, noise, energy recovered during braking or decelera-
tion. In the case of this study, aerodynamic drag is taken as the resulting 
force acting along the Z-coordinate, which coincides with the longitu-
dinal direction of the vehicle (see x, y, z coordinates in figure 4). 
The drag or aerodynamic coefficient is a dimensionless quantity used 
to express the resistance of an object in a fluid stream. It depends on 
the Reynolds number (Re), Mach number (Ma) and the direction of 

the flow. However, for passenger cars, the drag 
coefficient may be considered constant (Ma 
and Re are too low to influence it, while the 
flow direction may be considered as one, i.e., 
on the longitudinal direction of the car).  The 
drag coefficient is a common variable in auto-
motive design. Based on relation (1), the drag 
or aerodynamic coefficient may be found with 
the following relation:

	 (2)

Note that in the above relation, the dynamic 
pressure appears between the parentheses at 
the denominator. The drag force or the resist-
ance of the air for the Persu’s car is obtained 
via the CFD numerical simulation, as seen in 
figure 4. This value was then used in relation 
(2) to obtain the drag or the aerodynamic coef-
ficient: 0.25. This finding is concordant with 
the values already announced, as mentioned in 
the second section. 
Investigating the flow fields makes possible 
the understanding of the interactions between 
the flow and the vehicle body, as shown in 
figure 6. 
Regarding the pressure distribution around 

the car’s body (figure 6, a), as expected, the pressure is higher in the 
front side of the car. By comparing the pressure in the front side with 
the one obtained in the rear side, one can observe that the pressure 
difference is about 5,300 Pa. Comparing the pressures of the top 
and the bottom of the vehicle, they are very similar, meaning there is 
neither up-force nor down-force. Examining the air velocity (figure. 6, 
b), there is a flow stagnation in the front of the vehicle. In this region, 
at the point of impact, the flow velocity is near 0 m/s and, as seen, the 
air is then directed up and down. Moreover, the same figure indicates 
a recirculation zone at the rear-top part placed underneath the turbu-
lence zone (figure 6, c), which is followed by a reattachment of the air 
flux to the vehicle body in the rear descending car’s body. 
Figure 7 presents the specific regions discussed above: stagnation, turbu-
lent, recirculation and reattachment regions.
The regions close to the vehicle walls have an important influence on the 
development of the flow around them. At the front part of the vehicle, 
the airflow is practically steady and with no major perturbations. In the 
region that follows the highest point of the car, the flow changes to a 
turbulent type (region 2). In this turbulent region, the flow is unsteady 
and can contain a few areas with small recirculation zones (region 3). This 
may be very well seen in figure 6, d, which shows the velocity streamlines. 
Nevertheless, as found, the flow is mostly attached and streamlined with 
the shape of the body.
Actually, the Persu’s car is a streamlined half-body designed specifically to 
achieve a low aerodynamic coefficient, meaning that the boundary layer 
around the body mostly remains attached to the surface of the car, trying 
to avoid, thus, what in fluid dynamics is called a wake, i.e., a region 
where the turbulence is created by the flow separation.

Fig. 4. CFD calculation values
a. front area b. drag force

Fig. 5. Persu’s longitudinal middle cut view showing some specific regions
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5. CONCLUSIONS
Aurel Persu’s car is considered the first Romanian aerodynamic car. 
Despite its popularity, the authors of this paper did not find any scientific 
study on its aerodynamic performance. Consequently, in order to high-
light the air flow characteristics along the Persu’s car, a CFD investigation 
using k-ζ-f turbulence model and a scaled-down model compared to the 
real car was presented in this paper. Thus, the aerodynamic particularities 
of the Persu’s car were highlighted by presenting the pressure fields, air 
velocity and turbulent kinetic energy around the car’s body. Moreover, 
this CFD approach allowed the finding of the drag or the aerodynamic 
coefficient of the Persu’s car, which was found to be in close agreement 
with the generic statements on this topic found in the media.
Returning to present times, as discussed in the paper, the relevance of the 
car aerodynamics became increasingly higher with the electrification of 
the drivetrains, which permitted the introduction of what is commonly 
known as regenerative braking.
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NOMENCLATURE
v = velocity
∆S = braking distance difference
a1.5 = the area of the tire contact 
patch at a pressure of 1.5 bar
a2.0 = the area of the tire contact 
patch at a pressure of 2.0 bar
1. INTRODUCTION 
This paper addresses the issue of 
correlation between the braking 
distance of a vehicle and the 
velocity parameters of the vehicle, 
and the contact patch determined 
by the value of tire pressure.
The traction and braking perfor-
mance of asphalt tires has 
attracted a lot of attention from 
researchers and not only from 
around the world, as it is closely 
related to active safety being the 
first component of the vehicle 
that can be influenced by the 

environment and road type [1].
Driving, safe acceleration and braking performance are the main 
performance criteria when it comes to driving safety. Modern braking 
systems are designed to be so efficient that the response time is less than 
0.5 seconds after the brake pedal is actuated [2].
The driver can decide the intensity of the braking process, so as to 
partially or totally reduce the speed of the vehicle, at which point the 
kinetic energy accumulated by the vehicle is converted into caloric 
energy by rubbing the brake pads, some of which was lost to rolling 
resistance and air resistance, which always oppose the vehicle’s move-
ment [3].
The traction force, the economic effects and the operating period of 
a car tire depend on the air pressure in them, if the manufacturer’s 
recommendations are followed. Researchers have found that a correct 

tire pressure significantly reduces the loss of power associated with the 
tire’s contact area with the road surface [4]. By varying the pressure in 
the tires, the contact area of the tires can be reduced or increased and 
the wheelbase and the theoretical axle speed change [5].
It is found that tire pressure deviations are generally outside the toler-
ances recommended by manufacturers, so that over 20% of Europe’s 
active vehicles are in this situation, these deviations leading to their 
aging much faster [8].
Based on the concerns related to the increase of the vehicle’s safety in 
terms of optimizing the operation of the braking systems, there is an 
urgent need to continue research to determine as many correlations as 
possible between the vehicle’s operating parameters and the braking 
system performance [6][7].
2. OBJECTIVES
To establish the correlations between the parameters: velocity, tire pres-
sure, tire contact patch and performance of the braking system, the 
following objectives were formulated:
- Measuring the contact patch of the vehicle wheels according to the 
tire pressure;
- Determination of the effective braking distance of the vehicle 
depending on the travel velocity;

ESTIMAREA DISTANŢELOR DE FRANARE ALE AUTOVEHICULULUI ÎN 
FUNCŢIE DE PETELE DE CONTACT ALE ROŢILOR
ESTIMATION OF THE BRAKING DISTANCES OF THE VEHICLE 
AS A FUNCTION OF THE WHEEL CONTACT PATCH

REZUMAT: Acest studiu se concentrează pe îmbunătățirea înțelegerii aderenței vehi-
culelor comerciale pe drumurile asfaltate uscate. Prezintă o metodologie de obținere a 
zonelor de contact ale anvelopelor și a rezultatelor testelor experimentale de frânare la 
viteze diferite și având o presiune în anvelopă de 1,5 bari, respectiv 2,0 bar.
Keywords: Tyre contact patch; tyre pressure; braking distance; analysis methodology; 
comparative analysis. 

Fig. 1. Taking over and processing the tire contact patch

Table 1. Determination of tire contact area at a pressure of 1.5 bar and 2.0 bar

Wheel position Left front wheel Right front wheel Left rear wheel Right rear wheel

Tire pressure  1.5 bar 0.0236 m2 0.0218 m2 0.0205 m2 0.0188 m2

Tire pressure  2.0 bar 0.0163 m2 0.0176 m2 0.0162 m2 0.0156 m2
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Fig. 2. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 10 km/h and a tire pressure of 1.5 bar

Fig. 6. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 10 km/h and a tire pressure of 2.0 bar

Fig. 4. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 50 km/h and a tire pressure of 1.5 bar

Fig. 8. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 50 km/h and a tire pressure of 2.0 bar

Fig. 3. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 30 km/h and a tire pressure of 1.5 bar

Fig. 7. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 30 km/h and a tire pressure of 2.0 bar

Fig. 5. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of about 70 km/h and a tire pressure of 1.5 bar

Fig. 9. Velocity, acceleration and coefficient of adhesion during braking at a 
speed of 70 km/h and a tire pressure of 2.0 bar
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- Calculation of the difference of the braking distance of the vehicle 
according to the tire pressure.
3. EXPERIMENTAL TESTING METHOD
3.1 Contact patch determination methodology
3.1.1 Used equipment:
- The vehicle equipped with 195/65 R15 tires
- Hydraulic jack;
- Compressor equipped with manometer;
- Paper support for printing;
- Lubricating substance
- Photo camera;
3.1.2 Measurement methodology:
- Tire pressure adjustment;
- Successive suspension of the vehicle’s wheels;
- Lubrication of the tire contact surface;
- Lowering and printing on the paper support of each previously lubri-
cated wheel;
- Photographing A4 paper supports with the obtained results;
3.1.3 Data processing:
- Necessary software for digital image processing;
- The digital image was processed in the sense of rectifying the A4 
format to its real size;

- Identifying the areas impregnated with lubricant on the A4 sheet and 
performing image processing;
- Identify the number of pixels assigned to the A4 image;
- Calculation of the areas of contact spots of the tires using the formula:

stain area = area format A4 x calculated contact patch
area format A4 in pixeli 	

(1)

3.2 Braking space determination methodology
Equipment used:
- The vehicle intended for experimental tests;
- GPS sensor;
- Hardware - software support: laptop, GPS application
- Road in alignment: length of 230 m
- Polygon of experimental tests: ICDT UnitBV Brasov platform.
3.3 Test methodology
3.3.1 Vehicle preparation:
- Tire pressure adjustment;
- Mounting the GPS equipment and connecting with the laptop 
support.
3.3.2 Test scenario:
- Driving the vehicle at speeds of 10 km/h, 30 km/h, 50 km/h, 70 
km/h and operating the braking system until it stops;
- Acquisition of digital speed data provided by the GPS system during 

experimental tests;
- Repeat the test scenarios at a 
pressure of 1.5 bar and 2.0 bar 
respectively.
3.4 Data processing
- Speed data processing in 
Microsoft office Excel;
- Determining the accelerations 
by derivation;
- Determining the travel 
distances by integration:
- Determination of braking 
time, maximum speed, braking 
distance, maximum deceleration 
of the vehicle, average decel-
eration of the vehicle, maximum 
friction coefficient of the vehicle, 
average friction coefficient of the 
vehicle;

Table 2. Centralization of the obtained values

Velocity 10 km/h 30 km/h 50 km/h 70 km/h

Tire pressure [bar] 1.5 2.0 1.5 2.0 1.5 2.0 1.5 2.0

Braking time [s] 1.65 1.25 3.55 2.75 5.85 3.55 4.2 4.05

Max speed [km/h] 10.37 11.67 36.85 32.41 56.3 56.67 73.52 73.34

Braking space [m] 1.88 1.49 13.15 9.19 28.96 21.49 34.51 32.56

Maximum deceleration [m/s2] -5.17 -7.22 -7.22 -7.22 -7.22 -9.28 -9.28 -9.28

Average deceleration [m/s2\ -1.77 -2.55 -2.86 -3.03 -2.79 -4.38 -4.78 -4.28

Maximum friction coefficient 0.53 0.74 0.74 0.74 0.74 0.95 0.95 0.95

Average friction coefficient 0.18 0.26 0.29 0.31 0.28 0.45 0.49 0.49

Fig. 10. Distance braking diagram for different pressure in tires
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- Determination of analytical curves of braking spaces by mathematical 
regression;
- Data analysis and interpretation of results. 
4. RESULTS
It is found that at a pressure of 1.5 bar on a dry road at an ambient 
temperature of 23oC it is found that for a larger contact spot of the tires 
corresponds to a larger braking space.
5. CONCLUSIONS
On specialized literature, it is found that the safety of the vehicle is 
closely related to the performance of the braking system, depending 
on the tire pressure and the conditions of their use according to the 
manufacturer’s recommendations. To determine the braking perfor-
mance, it was necessary to solve the objectives of determining the size 
of the contact patches depending on the tire pressure, the determina-
tion of the braking distance, the variation of the vehicle velocity and 
the determination of the correlations between these parameters. After 
applying the methodology for determining the contact patches, the 
braking spaces and the observance of the test scenarios when driving 
the vehicle at velocity of about 10 km/h, 30 km/h, 50 km/h and 70 
km/h respectively and operating the braking system up to stopping it 
on a 230 m long alignment road.
The results of the experimental tests were processed and analyzed so 
that the correlations between speed, tire pressure and braking distance 
resulted.
After determining the graphs based on the data centralization of: 
velocity, tire pressure, braking time, maximum speed, braking distance, 
maximum deceleration, average deceleration, maximum coefficient 
of friction, minimum coefficient of friction, for each travel velocity 
determined by the experimental tests established the braking distance 
resulting in a curve of the braking distance as a function of speed, and 
by mathematical regression the analytical equation of the function was 
established.
y = 0,0043x2 + 0,203x (for pressure 2.0 bar)	 (2)
y = 0,0054x2 + 0,1214x (for pressure 1.5 bar)	 (3)

Based on these equations, the mathematical relationship of each value 
of the speed parameter x and of the braking spat y was established.
It is found that for braking with a lower tire pressure on a dry road at an 
ambient temperature of about 23oC, the braking space is more efficient 
being smaller.
For an average patch at a tires pressure of 1.5 bar has the value a1.5 = 
0.0212m2, and for 2.0 bar a2.0 = 0.0164m2.
∆S for : v = 10 km/h, ∆S = 0,71 m; v = 20 km/h, ∆S = 1,19 m; v = 30 
km/h, ∆S = 1,46 m; v = 40 km/h, ∆S = 1,50 m; v = 50 km/h, ∆S = 1,33 
m; v = 60 km/h, ∆S = 0,94 m; v = 70 km/h, ∆S = 0,32 m.
The highest value of the difference ∆S being obtained at a speed of 40 
km/h. This value reaches 0 once the vehicle speed reaches 70 km / h. 
It can be said that for braking on a horizontal road in alignment, the 
higher contact spot of the tire determines a better performance of the 
braking system, without taking into account other dynamic stresses 
related to other driving conditions.
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de legături și schimb de experiență între studenții din diferite universități 
cu consolidarea sentimentului de apartenență la aceeași comunitate – 
aceea a inginerilor de automobile, vizitarea unor agenți economici de 
profil, dar și a unor obiective turistice din orașul gazdă a concursului. 
Pentru cadrele didactice din comisia națională de concurs faza finală 
prilejuiește discuții profesionale, schimb de experiență, idei și practici.
Crearea secțiilor SIAR la Chișinău în anul 2013 și participarea studenților 
de la Universitatea Tehnică a Moldovei la concurs a confirmat caracterul 
internațional al concursului. Mai mult chiar, în 2021 concursul studențesc 
a fost organizat de Universitatea Tehnică a Moldovei din Chișinău, 
simultan cu congresul AITS 2021! 
Începând cu anul 2017, cu sprijinul MAGIC ENGINEERING SRL 
din Brașov în cadrul concursului studențesc s-a organizat și secțiunea 
„Automotive CAD – CATIA V5”. 
La ediția din anul 2019 la faza finală a concursului la cele două secțiuni au 
participat 53 studenți din 12 universități.
O analiză (chiar sumară) a modului în care concursul studențesc a 
evoluat în timp scoate în evidență, pe de o parte implicarea consecventă și 

consistentă a unor secții SIAR în organizarea și desfășurarea concursului, 
dar și atenția mai redusă sau chiar neimplicarea altor secții. 
Implicarea cadrelor didactice de specialitate în desfășurarea fazei finale 
asigură atingerea obiectivelor menționate mai sus, dar este determinantă 
în prima etapă când regulamentul asigură o ridicată autonomie în organi-
zarea concursului. Este evident ca o pregătire consistentă a etapei locale 
prin informarea studenților și a comunității universitate asupra specifi-
cului concursului (organizare, condiții de participare, regulament, tema-
tică, comisie de concurs premii etc.) va asigura o participare importantă a 
studenților, vizibilitate concursului și profesorilor implicați. 
Implicarea cadrelor didactice în desfășurarea concursului studențesc ar 
putea reflecta, pe de altă parte, și o măsură a atenției de care se bucură 
studenții noștri din partea profesorilor lor!
Și cum întotdeauna este loc de mai bine, să privim cu speranță spre viitor!
Viitor pe care îl vor proiecta și construi și studenții noștri!

Prof. dr. ing. Minu MITREA, Secretar General SIAR
Academia Tehnică Militară „Ferdinand I” din București

Continuare de la pagina 3
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VEHICLE TIRE STATIC DEFORMATION
DEFORMAREA STATICA A ANVELOPEI AUTOVEHICULULUI

1. INTRODUCTION 
To study the tire deflection 
appearing during the impact 
wit obstacles, in this research, a 
special platform was designed and 
realized to record the depth of the 
tires deformation as function of 
the applied load.
The tire is very complex product, 
containing multiple layers of 
parallel reinforcements, which 
include strings of materials like 
nylon, polyester and steel. The 
strings may have different spatial 
orientation, which are imprinted 
in a rubber matrix. Due to the 
different design and construction 
aspects, the study of tires behavior 
can be performed based only on 
detailed numerical and experi-
mental methods [1].
Analyzing the contact between 

the road surface and the vehicle wheel, the researchers encounter diffi-
culties in describing road pavement even though the driveway it’s well 
defined [2][3].
A significant number of vehicle accidents are associated with mechan-
ical tire imperfections, and many vehicles travel on public roads with 
tire pressure outside the tolerances of the manufacturer’s specifications. 
A low inflation increases the tire-ground contact area and affects the 
mechanical properties of the tire. Another effect is observed when the 
tire pressure is too high: in the road curves, the tire lateral force reduces, 
resulting a decrease of vehicle stability [4][5].
The driving safety of the vehicle is estimated by calculating the contact 
force between the wheels and the road pavement. It is well known that 
a wheel cannot transmit horizontal forces as long as the vertical force 
is zero [6].
The tire-pavement contact area increase produced by the decrease of 
the air pressure in the tire may lead to a bigger traction force, mainly 
on soft grounds [7].
A correct air pressure in the tire will significantly reduce power loss 
in association with the road surface. A controlled tire pressure will 
increase the friction force between tire and road, because of increasing 
the steering force of the vehicle’s wheel [8][9].

The properties of the tread are influenced by its pattern and by the 
existence of compression and shear, which depend directly on the infla-
tion pressure. A higher inflation pressure of the tire will affect the tire 
patch due to changing of the soft ground, and, on rigid ground, will 
affect the tread wear grade [10].
The contact between the surface of the road and the wheel affects 
the vehicle behavior when moving, and when overcoming obstacles 
(potholes, bumps, etc.) affects its movement. Assessing the tire load, 
the distribution of forces and the stiffness changes during obstacles 
overcoming may be very useful in analyzing vehicle motion.
The tire deformation when vehicle moves on a flat horizontal road is 
quite small and depends on the tire stiffness and particularly on the 
inflation pressure and tread stiffness. In this case, for small deflections, 
the tires can be assumed to be linearly dependent on their stiffness [11].
Longitudinal deformations are the least obvious, as the contact area 
moves relative to the rim due to the longitudinal forces acting and 
the elastic, soft tire wall and the rigid belt. This displacement depends 
on the direction of the induced torque. A drive torque results in a 
displacement in the direction of travel, while a braking torque results 
in a displacement against the direction of travel [12].
2. OBJECTIVES
Based on the needs resulting from the analysis of the current state of 
for the research presented at the beginning of this paper, we have estab-
lished the following objectives for further studies:
- measuring the tire maximal deformation vs. the tire load, in the case 
of two obstacle shapes;
- observing the tire deformation aspect for the same obstacles and 
different loads.
3. EXPERIMENTAL TESTING METHOD
The first part of this research was the construction of the test bench. 
This consists in a platform on which is mounted a wheel assembly that 
can be operated by a hydraulic jack.  
In the experiments a: 185/65 R14 wheel tire was used. The corre-
sponding rim was made of metal sheet, hawing 5 bolts arranged on a 
circle of 120 mm diameter.

REZUMAT: Acest articol prezintă o platformă special concepută pentru înre-
gistrarea și măsurarea adâncimii de deformare a anvelopei vehiculului cauzată de 
sarcina normală a anvelopei în cazul obstacolelor cu geometrii diferite. Pentru studiu, 
au fost utilizate două forme de nicovale, triunghiulare și semicirculare. Folosind un cric 
hidraulic, anvelopa a fost încărcată cu forțe de până la 14715 N și deformarea sa a fost 
înregistrată utilizând o cameră profesională. În cele din urmă, rezultatele obținute au 
fost comparate.
Keywords: Tire, experimental test bench, static deformation, tire analysis
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Table 1. Tire specifications 

Tire specification Rim material Tire width [mm] Rim Specification Tire diameter [mm]

185/65 R14 SAE1015 120,25 51/2Jx14H2 475,85
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Semicircular 
obstacle

Triangular 
obstacle

Push force 
F[N]

Maximal 
intrusion for 

the semicircular 
shape  ds[mm]

Maximal 
intrusion for 

the triangular  
shape dt[mm]

0 0 0

981 10 17

2943 24 31

4905 41 46

6867 62.5 63

8829 83 81

10791 91.5 97

12753 93.5 101

14715 95 103

Table 2. Tire deformations for different normal static forces
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The platform was built as a bottom-up hydraulic press, where the wheel 
assembly is supported by a triangular metal frame guided by rollers. A 5 
tons maximal-load hydraulic-jack was used for actuation.
The experimental platform consists in:

- The support and the guide frame where the wheel is placed;
- The sliding support of the wheel;
- The support base equipped with force sensor;
- The location base of the impactor head of the anvil;

- The digital display for force values.
In order to visually track its deformations 
when engages the obstacles, the tire was 
precisely marked, as can be seen in figures 
1 and 2.
With the mentioned wheel, a number of 
16 tests were performed. The pressure point 
of the tire is located on the plane passing 
through the axis of symmetry of the wheel 
and no other positions were taken into 
account.
For the experiments, 2 variables were 
considered, the pressing mass and the defor-
mation of the tire at a nominal pressure of 
2.2 bar. These 2 variables were determined 
using 2 semi-circular and triangular profile 
anvils.
In figure 1 are shown the two types of obsta-
cles, the semicircular one which has a radius 
of 100 mm and the triangular one which 
has an angle of 90 degrees.
These tests offer the possibility to determine 
the deformation of the tire to the action of 
a static load, the tire inflation pressure being 
at normal values according to the manufac-
turer’s recommendations.
The tire was marked for better accuracy in 
collecting experimental data.
A professional Nikon D750 full DSLR 
camera equipped with a Sigma 35mm 
F1.4 lens was used for the experimental 
measurements.
4. RESULTS
The images in table 2 show the results of the 
experimental tests: contact of semicircular 
and triangular anvils with the tire. 
The images of the contact between tire and 
triangular anvil show more accentuated intru-
sion as the ones obtained for the semicircular 
shape. The corresponding numerical values are 
presented also in the table. Based on the exper-
imental results (presented in the figures 3 and 
4, second degree polynomial equations were 
obtained by regression to indicate the depend-
ency of the deformation on the applied force.
These equations were used afterwards for the 
comparison of the tire deflections obtained in 
the cases of the two obstacle types, figure 5.
The contact force value of 14715 N, induces 
a tire deformation depth of 95 mm for the 
semicircular profile and 103 mm for the 
triangular profile. This second deflection 

Fig. 3. Tire deformation vs. load in the case of semicircular obstacle

Fig. 1. The shape of fixed static obstacles

Fig. 2. Tire marking and 3D model of the test stand

Fig. 4 Tire deformation vs. load in the case of semicircular obstacle
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value indicates that the triangular obstacle is on the point to hit the 
wheel rim, which means also the wheel will be destroyed.
On the figure are also presented the deformation depths corresponding 
to the cases of loaded and unloaded vehicle. In the case of the unloaded 
vehicle for the wheel weight of W0 = 2819N for the triangular profile 
it corresponds to a value of dt = 30.31mm compared to the circular 
profile where the same loads correspond to a deformation value of ds 
= 28.90mm resulting in a relative variation of the deformation Δ0 = 
1.41mm. In the case of the vehicle loaded for the wheel weight of Wmax 
= 3824N for the triangular profile it corresponds to a value of dt = 
39.97mm compared to the circular profile where the same loads corre-
spond to a deformation value of ds = 38.05mm resulting in a relative 
variation of the deformation Δ0 = 1.92mm.
Comparing these normal contact force and deflection values for the 
loaded vehicle with the maximal values presented on the plot, it results 
that the wheel damage (the rim hit) appears at a deflection approxi-
mately three times bigger and a force four times bigger.
5. CONCLUSIONS
The study of the tire-road interaction has a particular importance for 
the vehicle dynamics (mainly for vehicle ride and grip force genera-
tion), but also for the design and construction of the tire.
Even in this work the tire deflection was studied in (quasi)-static condi-
tions, the results are important because the chosen experimental case 
leads to the maximum deflections and stress of tire.
The results of these studies of static tests of the vehicle wheel are directly 
correlated with the conditions of driving at low speeds in the parking 
lot, so that when climbing on curbs or obstacles where these types of 
profiles can be found (triangular and semicircular) the values of the 
corresponding recorded deformations the pressing forces are similar to 
the test conditions. For the movement of the vehicle in high-speed 

regimes where in contact with the obstacles there are also dynamic 
stresses, additional measurements are needed to correlate the static 
pressing force with the dynamic pressing forces and the afferent values 
of the deformations. In future research, the authors intend to enlarge 
the experimental cases, modifying the test conditions: more tire types, 
different shapes and dimensions of the obstacles, changed  inflation 
pressures, of the type loading gases as well as of the and movement of 
the tire over the obstacles. 

Fig. 5 Comparison of regression curves presenting the tire deformation vs. load for both obstacle types
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