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基于侧向变刚度的轮胎多边形磨损机理分析

李　勇　左曙光
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　　【摘要】　考虑轮胎接地摩擦的非线性特性，建立了基于侧向变刚度的轮胎多边形磨损模型，并对系统的稳定

性进行了分析，指出轮胎的自激振动是一种由系统 Ｈｏｐｆ分岔引起的稳定周期振动现象，通过数值仿真得到了引起

胎面自激振动的车速和车轮前束角范围。结果表明：轮胎多边形磨损为一种典型的非线性自激振动现象，其发生

与胎面的侧向振动有关，磨损边数近似等于胎面的侧向振动频率与车轮转动频率之比。所建模型能够很好地解释

轮胎多边形磨损的形成机理。
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　　引言

在所有的轮胎磨损形式中，非正常磨损对轮胎

使用寿命的影响最大，而偏磨损又是轮胎非正常磨

损的主要形式，其中以从动轮的多边形磨损最为典

型。这种磨损可导致轮胎提前报废，造成爆胎等严

重威胁汽车行驶安全的事故。

近年来，国内外学者关于轮胎磨损机理做了大

量的工作
［１～４］

，而有关多边形磨损的研究却鲜有报

道。日本 ＳｕｅｏｋａＡ［５］研究小组将轮胎多边形磨损
归纳为滚动接触系统，认为胎面磨损引起的垂向自

激振动是其产生的根源，并根据实验结果给出了轮

胎多边形磨损边数的计算公式，但是该研究只考虑

了垂向自由度，并没有从根本上揭示轮胎多边形磨

损的发生机理，不能合理地应用到汽车轮胎磨损研

究中。为此，本文从轮胎与路面之间相互作用的机



理出发，建立基于侧向变刚度的轮胎侧、垂向力耦合

模型，分析轮胎多边形磨损的发生机理，并探讨车速

和车轮定位参数对系统动力学行为的影响。

１　数学模型

轮胎磨损是一个长期复杂的过程，本文假设轮

胎与路面之间只有两种类型的磨损：轮胎与路面之

间的正常磨损，即周向均匀磨损；由于胎面扰动而造

成的周向不均匀磨损。当胎面发生侧向振动时，胎

面的磨损为均匀磨损和扰动磨损的叠加，导致轮胎

磨损的周向不均匀，即可能产生轮胎多边形磨损现

象。

１１　胎面侧向振动
轮胎多边形磨损的产生与胎面的侧向振动有

关，由文献［５～６］可以认为，多边形磨损的边数近
似等于胎面的侧向振动频率与车轮转动频率之比。

为了分析胎面的侧向振动，首先将胎面离散化，简化

为若干集中质量体，取其中接地质量块作为研究对

象，其与整个轮胎的连接方式如图１所示。

图 １　胎面 路面自激振动理论模型
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图中 Ｋｓ和 Ｃｓ分别为胎面侧向刚度和阻尼；
ｋ１和ｃ１分别为胎面垂向刚度和阻尼；ｋ２和 ｃ２分别为
参与系统垂向振动的胎侧刚度和阻尼；ｍ１为胎面质
量。本文忽略轮胎垂向刚度的变化，只考虑充气压

力和垂向荷载对侧向刚度的影响。根据前期实验，

所用轮胎型号为 １９５／６５Ｒ１５，表 １列出了不同充气
压力和垂向载荷下的轮胎侧向刚度值

［７］
。

这里只考虑轮胎气压为２８０ｋＰａ时的情况，并

表 １　不同气压与垂向载荷工况下侧向刚度

Ｔａｂ．１　Ｌａｔｅｒａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｔｉｒｅａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｖｅｒｔｉｃａｌ

ｌｏａｄａｎｄｉｎｆｌａｔｉｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｎ／ｍｍ

垂向

载荷／Ｎ

气压／ｋＰａ

２００ ２２０ ２５０ ２８０ ３００

２０００ ５９７４７９６ ６０８９５２１ ６４０６８７６ ６２０３３６２ ５８６５４５９

３０００ ６３５７２８８ ７１７３１５４ ７７６１３７５ ７０８３６６２ ６６９４０６２

４０００ ６６４００４０ ７４６４２４７ ７８８８８７０ ７３０８１１６ ６８２４１９１

５０００ ６７２２２４８ ７６５９１１５ ８０３７９４４ ７５１７１５５ ６９２４９３２

忽略接地胎面与轮胎的侧向刚度的差别，由表 １可
得到胎面侧向刚度与垂向载荷的拟合公式为

［７］

Ｋｓ＝－８６５０＋５００Ｆ（ｔ）－０１３Ｆ
２
（ｔ）＋

１１×１０－５Ｆ３（ｔ） （１）
式中　Ｆ（ｔ）———轮胎所受垂向载荷

在行驶工况下，可认为 Ｆ（ｔ）近似等于轮胎接地
处的垂向压力 ｐ（ｔ），将胎面侧向刚度改写成

Ｋｓ＝［－８６５０＋５００ｐ（ｔ）／Ｎ０－０１３（ｐ（ｔ）／Ｎ０）
２＋

１１×１０－５（ｐ（ｔ）／Ｎ０）
３
］Ｋ０ （２）

式中　Ｎ０———单位力
　　　Ｋ０———单位刚度，Ｋ０＝１Ｎ／ｍ

在汽车行驶过程中，由于前束角的存在，轮胎在

侧向方向上会获得一定的速度输入。设前束角为

θ，汽车前进速度为 ｖ，则得到轮胎在侧向上相对于
地面的线速度

ｖｂ＝ｖｓｉｎθ
胎面振动能量的输入来源于胎面与地面之间持

续不断的摩擦力作用，即两者之间的相对速度变化

是激励源。为了便于分析，将轮胎与地面间的平动

简化为传动带的转动，如图２所示。

图 ２　胎面摩擦振动模型

Ｆｉｇ．２　Ｆｒｉｃｔｉｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｔｒｅａｄ
　
设胎面在传动带上相对于初始位置的位移为

ｓ，ｍ１与传动带间的相对速度为

ｖｒ＝ｓ
· －ｖｂ

则胎面侧向振动的动力学方程为

ｍ１ｓ
··＋Ｃｓｓ

·＋Ｋｓｓ＋Ｆｙ（ｖｒ）＝０ （３）

式中　Ｆｙ（ｖｒ）———胎面所受的侧向力
１２　摩擦模型

对于侧向力，采用 ＬｕＧｒｅ摩擦模型，表达式为［８］

Ｆ＝σ０ｚ＋σ１
ｄｚ
ｄｔ
＋σ２ｖｒ

ｄｚ
ｄｔ
＝ｖｒ－

σ０｜ｖｒ｜
Ｇ（ｖｒ）

ｚ

Ｇ（ｖｒ）＝Ｆｓ＋（Ｆｍ－Ｆｓ）ｅ
－｜ｖｒ／ｖｓ｜











 

（４）

式中参数含意详见文献［８］。
本文讨论速度恒定时的 ＬｕＧｒｅ摩擦模型，此时
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变形量 ｚ近似不变，即ｄｚ
ｄｔ
＝０，得到

ｚｓｓ＝
ｖｒ
｜ｖｒ｜σ０

Ｇ（ｖｒ）＝ｓｇｎ（ｖｒ）
Ｇ（ｖｒ）
σ０

则稳态摩擦力为

Ｆｓｓ＝ｓｇｎ（ｖｒ）Ｇ（ｖｒ）＋σ２ｖｒ
由式（４），得胎面在侧向上受到的摩擦力为

Ｆｙ（ｖｒ）＝

ｓｇｎ（ｖｒ）ｐ（ｔ）ｓｉｎα［μｓ＋（μｍ－μｓ）ｅ
－｜ｖｒ／ｖｓ｜



］＋σ２ｖｒ
（５）

式中　α———车轮滑移角　　μｓ———动摩擦因数
μｍ———最大静摩擦因数

１３　车轮外倾的影响
由于车轮外倾角对系统的动力学行为有很大影

响，因此有必要分析由车轮外倾引起的振动。为了

便于分析，这里分别把悬架和轮胎等效为一水平直

线和一接地线段，并只考虑左半部分，将外倾角进行

放大处理，如图 ３所示，图中 η为车轮外倾角，Ｍ为
后桥与轮胎的连接点，Ｎ为后桥的中心。

图 ３　轮胎 悬架外倾振动示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｃａｍｂｅｒｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｏｆｔｉｒｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ
　
通过简化，轮胎与摆臂一起绕定点 Ｏ在垂直于

路面的平面内振动，λ为轮胎定点 Ｏ的振动角。它
们与横梁之间的相互作用可以简化为一个具有扭转

刚度 ＫＰ的扭簧和阻尼 ＣＰ的减震器。ＭＯ的长度为
ＬＰ，ｌＭＡ＝ｒｒ，为轮胎滚动半径，ｌＢＡ＝ｒｒｃｏｓη，ｌＢＯ＝ＬＰ－
ｒｒｓｉｎη。则轮胎绕定点 Ｏ转动的运动微分方程为

ＪＰλ
··

＋ＣＰλ
·

＋ＫＰλ＝
Ｆｙｒｒｃｏｓη＋ｐ（ｔ）（ＬＰ－ｒｒｓｉｎη） （６）

式中　ＪＰ———轮胎及与它一起转动的部件绕定点 Ｏ
的转动惯量

１４　侧、垂向力耦合模型
由于轮胎接地处的垂向压力对胎面的侧向振动

有很大影响，因此建立侧、垂向力耦合模型。参考经

典１／４车辆模型，则系统振动模型如图４所示。
图４中 ｍ２为非簧载质量，ｋ３和 ｃ３分别为相应

的悬架垂向刚度和阻尼；ｍ３为簧载质量；λＬＰ为胎
面由外倾振动引起的垂向位移补偿，如图 ３，从点 Ｍ
到 Ｍ′的位移，由于 λ实际值很小，在这里可将其视

图 ４　系统振动模型

Ｆｉｇ．４　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
　
作一垂向变动微小位移。

根据振动理论，则可以列出车身 轮胎 胎面垂

向三自由度动力学方程

ｍ１ｚ
··

１＋ｃ２（ｚ
·

１－ｚ
·

２）＋ｋ２（ｚ１－ｚ２）＋

　　ｃ１（ｚ
·

１－λ
·

ＬＰ）＋ｋ１（ｚ１－λＬＰ）＝０

ｍ２ｚ
··

２＋ｃ２（ｚ
·

２－ｚ
·

１）＋ｋ２（ｚ２－ｚ１）＋

　　ｃ３（ｚ
·

２－ｚ
·

３）＋ｋ３（ｚ２－ｚ３）＝０

ｍ３ｚ
··

３＋ｃ３（ｚ
·

３－ｚ
·

２）＋ｋ３（ｚ３－ｚ２）















＝０

（７）

轮胎接地处的垂向压力为

ｐ（ｔ）＝ｐ０＋ｃ１（ｚ
·

１－λ
·

ＬＰ）＋ｋ１（ｚ１－λＬＰ） （８）
式中　ｐ０———轮胎接地处的垂向静压力

综合以上分析，并忽略轮胎与地面间的相对粘

滞，即 σ２＝０，可得整个系统的振动方程

ｍ１ｚ
··

１＋ｃ２（ｚ
·

１－ｚ
·

２）＋ｋ２（ｚ１－ｚ２）＋

　　ｃ１（ｚ
·

１－λ
·

ＬＰ）＋ｋ１（ｚ１－λＬＰ）＝０

ｍ２ｚ
··

２＋ｃ２（ｚ
·

２－ｚ
·

１）＋ｋ２（ｚ２－ｚ１）＋

　　ｃ３（ｚ
·

２－ｚ
·

３）＋ｋ３（ｚ２－ｚ３）＝０

ｍ３ｚ
··

３＋ｃ３（ｚ
·

３－ｚ
·

２）＋ｋ３（ｚ３－ｚ２）＝０

ｍ１ｓ
··＋Ｃｓｓ

·＋［－８６５０＋

　　５００ｐ（ｔ）／Ｎ０－０１３（ｐ（ｔ）／Ｎ０）
２＋

　　１１×１０－５（ｐ（ｔ）／Ｎ０）
３
］Ｋ０ｓ＋

　　ｓｇｎ（ｖｒ）ｐ（ｔ）ｓｉｎα［μｓ＋

　　（μｍ－μｓ）ｅ
－｜ｖｒ／ｖｓ｜



］＝０

ＪＰλ
··

＋ＣＰλ
·

＋ＫＰλ－ｓｇｎ（ｖｒ）ｐ（ｔ）ｓｉｎα［μｓ＋

　　（μｍ－μｓ）ｅ
－｜ｖｒ／ｖｓ｜



］ｒｒｃｏｓη－

　　ｐ（ｔ）（ＬＰ－ｒｒｓｉｎη）































＝０

（９）

对式（９）进行无量纲化，引入变换

Ｔ＝
ｍ３
ｋ槡３
　τ＝ｔＴ

　ｘｉ＝
ｚｉ
ＬＰ
　（ｉ＝１，２，３）
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ｘ４＝
ｓ
ＬＰ
　β＝ ｖ

１００ｖｓ
并将无量纲方程转换为一阶微分方程组

ｙ·１＝ｙ２

ｙ·２＝－Ａ１（ｙ２－ｙ４）－Ｂ１（ｙ１－ｙ３）－

　　Ｃ１（ｙ２－ｙ１０）－Ｄ１（ｙ１－ｙ９）

ｙ·３＝ｙ４

ｙ·４＝－Ａ２（ｙ４－ｙ２）－Ｂ２（ｙ３－ｙ１）－

　　Ｃ２（ｙ４－ｙ６）－Ｄ２（ｙ３－ｙ５）

ｙ·５＝ｙ６

ｙ·６＝－Ａ３（ｙ６－ｙ４）－（ｙ５－ｙ３）

ｙ·７＝ｙ８

ｙ·８＝－Ａ４ｙ８－Ｂ４（－８６５＋５００ｇ１－

　　１３０ｇ２１＋１１ｇ
３
１）ｙ７－

　　Ｃ４ｇ１ｓｇｎ（ｇ２）ｓｉｎα［μｓ＋（μｍ－μｓ）ｇ３］

ｙ·９＝ｙ１０

ｙ·１０＝－Ａ５ｙ１０－Ｂ５ｙ９＋［Ｃ５＋Ｄ５（ｙ２－ｙ１０）＋

　　Ｅ５（ｙ１－ｙ９）］（１－Ｆ５ｓｉｎη）＋

　　Ｆ５Ｇ５ｇ１ｓｇｎ（ｇ２）ｓｉｎαｃｏｓη［μｓ＋（μｍ－μｓ）ｇ３



































］

（１０）
式中 ｇ１＝Ｄ４＋Ｅ４（ｙ２－ｙ１０）＋Ｆ４（ｙ１－ｙ９）

ｇ２＝ｙ８－Ｇ４βｓｉｎθ

ｇ３＝ｅ
－｜Ｈ４ｙ８－１００βｓｉｎθ｜



其中无量纲参数为

Ａ１＝
ｃ２Ｔ
ｍ１
　Ｂ１＝

ｋ２ｍ３
ｋ３ｍ１

　Ｃ１＝
ｃ１Ｔ
ｍ１
　Ｄ１＝

ｋ１ｍ３
ｋ３ｍ１

Ａ２＝
ｃ２Ｔ
ｍ２
　Ｂ２＝

ｋ２ｍ３
ｋ３ｍ２

　Ｃ２＝
ｃ３Ｔ
ｍ２
　Ｄ２＝

ｍ３
ｍ２

Ａ３＝
ｃ３Ｔ
ｍ３
　 Ａ４＝

ＣｓＴ
ｍ１
　Ｂ４＝

１０００Ｋ０ｍ３
ｋ３ｍ１

Ｃ４＝
１０００Ｎ０ｍ３
ｍ１ｋ３ＬＰ

　Ｄ４＝
ｐ０

１０００Ｎ０
　Ｅ４＝

ｃ１ＬＰ
１０００Ｎ０Ｔ

Ｆ４＝
ｋ１ＬＰ

１０００Ｎ０Ｔ
　Ｇ４＝

１００Ｔｖｓ
ＬＰ

　Ｈ４＝
ＬＰ
ＴＶｓ

Ａ５＝
ＣＰＴ
ＪＰ
　Ｂ５＝

ＫＰｍ３
ＪＰｋ３

　Ｃ５＝
ｐ０ＬＰｍ３
ＪＰｋ３

　Ｄ５＝
ｃ１Ｌ

２
ＰＴ
ＪＰ

Ｅ５＝
ｋ１Ｌ

２
Ｐｍ３
ＪＰｋ３

　Ｆ５＝
ｒｒ
ＬＰ
　Ｇ５＝

１０００Ｎ０ＬＰｍ３
ＪＰｋ３

该方程刻画了轮胎多边形磨损动力学模型的演

化过程，其解对应系统某种状态，如平衡点对应运动

的稳定状态；而周期解表示系统偏离原来的运动状

态，按照一定的频率周期性变化，即产生自激振动，

此时胎面受到的磨损将为均匀磨损和扰动磨损的叠

加，可能产生轮胎多边形磨损现象。由此可见系统

的状态将决定轮胎磨损状况，因此有必要分析系统

的稳定性。

２　系统稳定性分析

在工程实际中常需要判断系统的某种稳态运动

是否稳定，即当状态变量受到微小的扰动后，其受扰

动规律是否仍接近未扰运动规律。由于未扰运动与

扰动方程的零解等价，上述稳定性问题可转化为方

程的零解稳定性问题。

由
ｄｙｉ
ｄτ
＝０（ｉ＝１，２，…，１０）可得到式（１０）的平衡

点，表示为 ｙｉ０（ｔ）。为研究解的稳定性，令 ｙｉ（ｔ）表
示此解附近的另一解

ｙｉ（ｔ）＝ｙｉ０（ｔ）＋ξｉ（ｔ） （１１）
式中　ξｉ（ｔ）———状态量对平衡点的偏离

将式（１０）改写为
ｙ·ｉ＝ｆｉ（ｙｊ）　（ｉ，ｊ＝１，２，…，１０） （１２）

将式（１１）代入方程（１２）并实行泰勒级数展开

ｙ·ｉ０（ｔ）＋ξ
·

ｉ（ｔ）＝ｆｉ（ｙｊ）＝ｆｉ（ｙｊ０＋ξｊ）＝

ｆｉ（ｙｊ０）＋∑ (
ｊ

ｆｉ
ｙ)
ｊ ０
ξｊ＋Ｏ（ξ

２
ｊ）

式中　Ｏ（ξ２ｊ）———ξｊ的二次和二次以上无穷小项，
下标０表示在平衡点处取值

忽略高次项，化简后可得到

ξ
·

ｉ（ｔ）＝∑ (
ｊ

ｆｉ
ｙ)
ｊ ０
ξｊ＝Ａ（ｙｊ）ξｊ

式中　Ａ（ｙｊ）———函数 ｆｉ（ｙｊ）在平衡点 ｙｉ０（ｔ）处的
Ｊａｃｏｂｉａｎ矩阵

式（１０）平衡点的稳定性由矩阵 Ａ（ｙｊ）的特征方
程决定，即

ａ０λ
１０＋ａ１λ

９＋ａ２λ
８＋ａ３λ

７＋ａ４λ
６＋ａ５λ

５＋

ａ６λ
４＋ａ７λ

３＋ａ８λ
２＋ａ９λ＋ａ１０＝０ （１３）

方程（１３）有１０个不同的解，分别为 λ１，λ２，…，
λ１０，在不同的参数情况下其值可能有以下 ３种情
况：

（１）当所有的特征值 λ１，λ２，…，λ１０均具有负实
部时，其定常解稳定。

（２）当特征值 λ１，λ２，…，λ１０中有一个简单零特
征值时，平衡点将可能产生简单分岔。

（３）当特征值 λ１，λ２，…，λ１０中有一对纯虚特征
值时，平衡点可能产生 Ｈｏｐｆ分岔而失稳，从而导致
周期振荡，即可能发生自激振动。

由此可以得出，系统的稳定性随着参数的变化

而变化，胎面只有在一定的参数下才发生自激振动，

下面通过数值模拟来确定能引起胎面自激振动的参

数范围。
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３　数值模拟

造成轮胎多边形磨损的原因很多，可能是车辆

的动态性能、悬架和道路情况等方面的原因，也可能

是车轮的结构参数、形状参数和胎压等原因造成的。

在这些因素中，汽车行驶速度和车轮前束角对轮胎

磨损影响很大，因此分别以车速和车轮前束角为分

岔参数，探讨系统动力学行为的变化。

取 ｍ１＝０３ｋｇ，ｍ２＝４５ｋｇ，ｍ３＝４００ｋｇ，ｋ１＝
５３８２００Ｎ／ｍ，ｋ２＝４１４０００Ｎ／ｍ，ｋ３＝３７０００Ｎ／ｍ，
ｃ１＝５０Ｎ·ｓ／ｍ，ｖｓ＝０２ｍ／ｓ，ｃ２ ＝５０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃ３ ＝
１８００Ｎ·ｓ／ｍ，Ｃｓ＝σ１＝１０Ｎ·ｓ／ｍ，＝２０，ＪＰ＝

９０ｋｇ·ｍ２，ＫＰ＝３６６×１０
６Ｎ·ｍ／ｒａｄ，ＬＰ＝０８８５ｍ，

ＣＰ＝５０Ｎ·ｓ·ｍ／ｒａｄ，ｒｒ＝０３１７ｍ，η＝１５°，α＝
０９°，μｍ＝０７，μｓ＝０５，ｐ０＝４０００Ｎ。
３１　车速对系统动力学行为的影响

给定车轮前束角为 θ＝０３°，图 ５给出了系统
随参数 β（即车速）变化的分岔图。

从分岔图可以看出，系统在 β较小时处于稳定
状态，表明车速较小时胎面不能产生自激振动。随

着车速的增加，稳定的平衡点在 β＝１１时失去稳定
性，由 Ｈｏｐｆ分岔导致周期振荡（图 ６），即胎面产生
自激振动。对 ｙ８的时间历程进行自功率谱分析
（图７），由无量纲变换 τ＝ｔ／Ｔ，可计算出胎面的侧向
振动频率大致为２２９Ｈｚ，根据轮胎多边形磨损的边
数近似等于胎面的侧向振动频率与车轮转动频率

　　

图 ５　系统随 β变化的分岔图

Ｆｉｇ．５　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍ

ｗｉｔｈｔｈｅｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆβ
　
之比，则可以得到在不同车速下轮胎多边形磨损的

边数。随着 β的进一步增大，系统在 β＝１６１８时再
次趋于稳定状态。

可以得出，当车轮前束角给定为 θ＝０３°时，
β在１１～１６１８的范围内系统为周期运动，即车速
处于７９２～１１６５ｋｍ／ｈ时胎面能产生自激振动，可
能导致轮胎多边形磨损产生。由于在不同车速下轮

胎多边形磨损的边数是不同的，以不同车速行驶将

使轮胎磨损均匀化，不易导致多边形磨损的发生，因

此应避免长时间以同一速度行驶。

３２　车轮前束角对系统动力学行为的影响
以往的研究发现，当汽车长时间在高速公路上

行驶时，轮胎发生多边形磨损的概率特别高，故设定

β＝１４，即车速为 １００８ｋｍ／ｈ，图 ８给出了汽车高
速行驶时系统随 θ变化的分岔图。

从图 ８可 以 得 到，当 车 轮 前 束 角 处 于
　　　　　　　　

图 ６　β＝１１０５时系统的相图和时间历程图

Ｆｉｇ．６　Ｐｈａｓｅｍａｐａｎｄｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｉｅｓｄｉａｇｒａｍｏｆｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈβ＝１１０５
　

图 ７　周期运动的振荡频率

Ｆｉｇ．７　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｐｅｒｉｏｄｉｃｍｏｔｉｏｎ
　

图 ８　系统随 θ变化的分岔图

Ｆｉｇ．８　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍ

ｗｉｔｈｔｈｅｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆθ
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０００４１１～０００６０５ｒａｄ时胎面能产生自激振动，等
效角度为０２３５５°～０３４６６°，因此在设定车轮定位
参数时，可以调整前束角使其避开这一范围，以避免

或减少轮胎多边形磨损发生。

４　结论

（１）建立了基于侧向变刚度的轮胎多边形磨损
模型，并对系统的稳定性进行了分析，指出轮胎的自

激振动是一种由系统 Ｈｏｐｆ分岔引起的稳定周期振
动现象。当参数达到临界分岔点时，系统将失去稳

定性，出现稳定的周期解。

（２）基于自激振动理论，指出轮胎多边形磨损
为胎面均匀磨损和扰动磨损叠加引起的周向不均匀

磨损，其发生与胎面的侧向振动有关，多边形磨损的

边数近似等于胎面的侧向振动频率与车轮转动频率

之比，此观点能较好的解释轮胎多边形磨损现象。

（３）通过仿真得出当车速在７９２～１１６５ｋｍ／ｈ
之间时，轮胎将会发生自激振动，从而易于出现多边

形磨损现象，这与经常行驶在高速公路上的汽车更

易出现多边形磨损的实际情况一致，验证了模型的

有效性和正确性。

（４）由于在不同车速下轮胎多边形磨损的边数
是不同的，以不同车速行驶将使轮胎磨损均匀化，不

易导致多边形磨损的发生，因此应避免长时间以同

一速度行驶。

（５）为避免汽车高速行驶时发生轮胎多边形磨
损，通过仿真得到了引起胎面自激振动的车轮前束

角范围，从而可以通过调整前束角使其避开这一范

围，以避免或减少轮胎多边形磨损发生。
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