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摘要：针对大密封反力下的汽车车门闭合造成门锁锁紧机构较大冲击和磨损，提出一种具有主辅棘
爪的新型棘轮棘爪锁紧机构，构造了弹簧连杆机构组成的辅助棘爪；新型锁紧机构利用辅助棘爪柔
性冲击和被滞后的主棘爪刚性冲击的两次冲击代替常规锁紧机构刚性冲击，降低锁紧机构上锁过
程中的冲击和磨损，弹簧连杆机构的奇异位形实现主辅棘爪快速切换；通过力传递特性分析辅助棘
爪在主棘爪上铰接位置，保证主辅棘爪的初始状态和运动特性，探讨了不同辅助棘爪弹簧刚度对主
棘爪滞后和接触力的影响。结果表明，设定辅助棘爪弹簧刚度为 2.75  ，主棘爪冲击比常规锁
紧机构低 14.7%，整体摩擦功耗仅有常规锁紧机构的 47.1%。

关键词：棘轮棘爪；锁紧机构；奇异位形；接触力

OSID 码

中图分类号：TH132          文献标识码：A

DOI：10.13433/j.cnki.1003-8728.20200009    文章编号：1003-8728（2020）12-1930-07

A Novel Vehicle Latch Lock Mechanism with Main and Auxiliary Pawls
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Abstract：The large impact and wear of the latch lock mechanism is caused by closing the vehicle door under the large sealing reaction
force. A novel ratchet pawl lock mechanism with main and auxiliary pawls is proposed, and the auxiliary pawl composed of the spring
linkage mechanism is  constructed.  The novel  lock mechanism replaces  the  rigid  impact  of  the  conventional  lock mechanism by the
auxiliary  pawl  flexible  impact  and  the  delayed  main  pawl  rigid  impact,  in  which  loads  reduce  the  impact  and  wear  during  the  lock
process  of  the  lock  mechanism,  and  the  singular  configuration  of  the  spring  linkage  mechanism enables  fast  switching  between  the
main and auxiliary pawls. Through the force transmission characteristic analysis, the hinge position of the pawl on the main pawl is
ensured, the initial state and motion characteristics of the main and auxiliary pawls are guaranteed, and the influence of the stiffness of
the auxiliary pawl spring on the delay and contact force of the main pawl is discussed. Finally, the Adams simulation results show that
when  the  auxiliary  ratchet  spring  stiffness  is  2.75  ,  the  main  pawl  impact  is  14.7%  lower  than  the  conventional  lock
mechanism, and the overall frictional power consumption is only 47.1% of the conventional lock mechanism.
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汽车门锁作为汽车车身的重要附件，其操作性

和可靠性关系到汽车安全和使用性能。面向 5G和

物联网的需求，汽车门锁系统向智能化、舒适化演

绎，而车门车身间大密封力能提供更好的降噪效果[1]。

增大车门车身间密封力，导致车门关闭时车门锁棘

轮棘爪间冲击和磨损增大，影响门锁的使用寿命。

降低棘轮棘爪机构冲击和磨损主要实现方法有

接触形面优化设计、材质优选、缓冲槽开设、弹簧设

定等。何全茂和商顺强[2] 发现棘爪端部与棘轮齿槽
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底部过尖会使得机构承载能力降低且易磨损，对棘

轮棘爪接触形面进行优化设计，将两接触面设计成

圆弧形，且棘轮齿槽圆弧半径大于棘爪端部半径。

通过对断路器中棘轮棘爪机构和弹簧系统分析[3-5]，

得到棘爪摩擦系数与偏心轴驱动力矩呈抛物线关

系，且减小棘爪摩擦系数与偏心距、减小压力角等

可改善机构疲劳寿命。Darpit[6] 以动态和静态失效

有限元模型分析棘轮棘爪磨损原因，从材料属性、

直径大小等方面对棘轮棘爪机构进行了优化；宋成

军等[7] 建立了自动同步离合器棘轮棘爪机构动力学

模型，提出碰撞力大小与绝对角速度无关，只取决于

差动角速度；在弹簧选择上，Deb和 Sen[8-9] 发现连杆

运动学和制动器位置对系统起主导作用，尤其是弹

簧和拨动位置的选择上，弹簧的布局有助于改变系

统性能。Gao等[10] 发现线性弹簧与特定凸轮组成弹

簧-凸轮机构，通过设计凸轮形面能得到从动件的期

望运动。

上述方法在降噪、延长零部件寿命方面具有一

定效果，多针对个案；寻找具有普遍意义、可推广的

降噪方法[11-12] 及方案值得进一步研究。本文中提出

一种具有主辅棘爪的新型棘轮棘爪机构，其中辅助

棘爪由末端带有圆柱滚子的弹簧连杆机构组成，弹

簧连杆奇异位形实现辅助棘爪向主棘爪的快速切

换。辅助棘爪采用滚动与棘轮接触，有效避免尖点

冲击以及型面接触带来的磨损，并使得主棘爪与棘

轮滞后接触，减少主棘爪的接触时长及磨损 [13-15]。

辅助棘爪机构铰链点设置和辅助弹簧选型来保证新

型棘轮棘爪机构可行性。通过 Adams动力学仿真

分析，得到新型机构的主辅棘爪与棘轮的接触力，分

析并验证新型棘轮棘爪机构的有效性。

1     新型棘轮棘爪机构引出和特点

1.1　新型机构基本思路

一般棘轮棘爪机构如图 1所示，具有单向锁

紧、型面自锁功能，棘轮棘爪机构接触型面主要以

尖点接触、曲面接触、型面接触这 3种方式。当棘

轮轴高速转动、负载较大，棘轮棘爪间相对运动导

致棘轮棘爪间产生较大噪音和磨损。
  

T2

T1

ω
 

图 1   一般棘轮棘爪机构

从减少棘轮棘爪间磨损且保证型面锁止可靠性

的目标出发，在主棘爪上构建具有弹簧连杆机构的

辅助棘爪，利用辅助棘爪、主棘爪先后与棘轮接触，

提出一种新型棘轮棘爪机构。

新型般棘轮棘爪机构运动中不同状态如图 2
所示。为减少棘轮棘爪磨损、保证机构锁紧的可

靠性，利用两次冲击减弱一次冲击的基本思路，首

先利用辅助棘爪末端滚子与棘轮滚动接触，降低

冲击、减少磨损；然后利用主棘爪滞后接触棘轮

降低冲击，通过减少接触时长来减少磨损；并且利

用弹簧连杆机构的奇异位形快速切换主棘爪，主

棘爪与棘轮型面接触锁止，保证锁紧机构的可靠

性。该新型棘轮棘爪设计思路和构造方法，具有

普遍性、可复制性，可推广到具有棘轮棘爪锁紧

机构的应用场合。

  
T2 T2 T2

T1 T1 T1

ω ω

a) 起始状态 b) 奇异位形 c) 锁止状态 
图 2   新型棘轮棘爪机构

 
1.2　主辅棘爪棘轮机构在车门锁应用

汽车侧门锁系统主要由以下五部分构成：锁紧

机构、外开启机构、内开启机构、外锁止保险机构、

内锁止保险机构。门锁锁紧机构由棘轮棘爪机构组

成，门锁中的棘轮具有 3个位置：起始位置、半锁位

置和全锁位置。

常规棘轮棘爪锁紧机构（后文简述为常规锁

紧机构）如图 3所示，棘轮在锁柱驱动下克服扭

簧力高速旋转，触碰到棘爪会有较大冲击，也会

带来较大噪音；棘爪被棘轮带动旋转，棘轮棘爪

的接触面长时间相对滑移会导致较多磨损。针

对上述问题，提出了具有主辅棘爪的新型棘轮棘

爪锁紧机构（后文简述为新型锁紧机构）如图 4
所示。

  

 
图 3   常规棘轮棘爪锁紧机构 
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图 4   新型棘轮棘爪锁紧机构

 
新型锁紧机构具有如下特点：

1）利用辅助棘爪的切入角度降低棘轮棘爪的冲

击，弹簧连杆机构的奇异位形实现主棘爪的快速切换；

2）与辅助棘爪上滚子接触的棘轮外形面应接近

于圆弧面，保证棘轮齿槽底部接触的滚子可绕其接

触弧灵活滚动，降低碰撞噪声；

3）主棘爪滞后辅助棘爪接触棘轮，缩短主棘爪

与棘轮的接触时长和接触力来减小磨损。

2     新型锁紧机构的运动状态

新型锁紧机构关键运动特征和状态是辅助棘

爪、主棘爪与棘轮先后接触，不同运动阶段具有不

同接触状态，其各阶段运动状态如表 1所示。辅助

棘爪的弹簧在上锁过程中呈现出不同的状态，在新

型锁紧机构在第 1次冲击之前处于初始状态，在奇

异位形时处于最大伸长量，在车门上锁后处于回弹

后稳定状态。
  

表 1   新型锁紧机构运动状态

新型锁紧机构运动阶段 新型锁紧机构的机构简图 运动状态说明

第1次冲击 棘轮扭簧

主棘爪扭簧

辅助棘爪弹簧T1

T2
Fd

棘轮被锁柱驱动，克服自身扭簧力旋转；辅

助棘爪滚子与棘轮初次接触，造成新型锁紧

机构的第1次冲击。

第2次冲击

T1

T2Fd

主棘爪与棘轮初次接触，构成新型锁紧机构

的第2次冲击。

奇异位形

辅助棘爪
奇异位形

T1

T2Fd 辅助棘爪的弹簧连杆机构处于奇异位形，辅

助棘爪弹开，切换到主棘爪与棘轮单独接触。

完成上锁

T1

T2

Fd

主棘爪锁紧棘轮，棘轮阻止回转的锁柱，完

成车门上锁。

 

Fd Fd T1

根据上述表 1中的运动状态，可将新型锁紧

机构的上锁过程细化为：车门关闭传动至锁柱驱

动力 ，棘轮在驱动力 下克服棘轮扭簧力 转

动，辅助棘爪末端滚子与棘轮初次接触构成新型

机构第 1次冲击；在新型机构第 2次冲击到来之

前，棘轮只与滚子接触；棘轮与主棘爪初次接触造

T2

成新型辅助棘爪棘轮机构第 2次冲击，在辅助棘

爪到达奇异位形之前，棘轮与主棘爪、辅助棘爪共

同接触；辅助棘爪在过奇异位形后弹开，棘轮与主

棘爪单独接触直至主棘爪扭簧力 势能释放；主

棘爪回弹阻止棘轮回转，棘轮阻止车门外移，车门

上锁完成。
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3     辅助棘爪机构设计关键要素

新型锁紧机构利用辅助棘爪实现以滚动接触代

替型面滑动接触，主辅棘爪与棘轮的两次冲击代替

常规棘轮棘爪一次冲击。铰链点设置和辅助棘爪弹

簧刚度选型是辅助棘爪设计的关键要素。

3.1　辅助棘爪铰链点设置

辅助棘爪最先接触棘轮造成新型锁紧机构的

第 1次冲击，设置辅助棘爪机构接触角保证切入角

度来减弱棘轮第 1次冲击，通过力传递得到各个驱

动力平衡方程，分析接触角设置辅助棘爪机构合理

铰链点位置；保证主棘爪与辅助棘爪的切换点，选择

适当辅助棘爪弹簧刚度实现主棘爪的滞后。上锁时

棘轮棘爪间力传递瞬时分析图如图 5所示。
  

α1

α2

α3

C B

Fcont

Ft2
Ft3

Ft1T1

T2

O1

O2Fd

r l1
l2

Fr1
Fr3 Fr2
A

 
图 5   上锁时棘轮棘爪间力传递瞬时分析图

 

由图 5上锁时棘轮棘爪间瞬时力传递可得到

Fd → Fcont→

 Fr1→

 Fr2→
ß

Fr3
Ft3

Ft2
Ft1

（1）

Ft1 Ft2

Ft3

式中： 为滚子旋转驱动力； 为辅助棘爪杆旋转

驱动力； 为主棘爪旋转旋转驱动力。

可得各杆件瞬时受力平衡方程如下： M1 = Fn · r = Fcont · cosα1 · r
M2 = Ft2 · l1 = Fcont · sinα1 · cosα2 · r
M3 = Ft3 · l2 = Fcont · sinα1 · sinα2 · cosα3 · r

（2）

M1 M2 M3

α1 Ft1

Fcont α2

Ft2 C Fr1 α3

Ft3 A Fr2 r
l1 AC l2

AO2

式中： 、 、 分别为滚子、辅助棘爪杆、主棘爪

旋转驱动力矩； 是滚子自转驱动力 与滚子所受

接触力 的夹角； 是辅助棘爪杆旋转驱动力

与 点所受接触力 的夹角； 是主棘爪旋转驱

动力 与主棘爪 点所受接触力 的夹角， 为滚子

半径； 为辅助棘爪杆 的长度； 为主棘爪杆

的长度。

由式（2）得： α1 = arccos[M1/(Fcont · r)]
α2 = arccos[M2/(Fcont · sinα1 · l1)]
α3 = arccos[M3/(Fcont · sinα1 · sinα2 · l2)]

（3）

M1 M2 M3

r l1 l2 α1 α2

α3

新型锁紧机构运动特征得到 、 、 ，选择

杆件 、 、 参数，利用式（3）可求得接触角 、 、

，最后设置辅助棘爪在主棘爪上的铰链点。

3.2　辅助棘爪弹簧选型

辅助棘爪机构除了设置铰链点，还需选取合适

的辅助棘爪弹簧刚度来实现新型锁紧机构的运动状

态。新型锁紧机构的第一、二次冲击以及主辅棘爪

快速切换都会受辅助棘爪的弹簧连杆机构影响。对

于主棘爪而言，需保证其锁止棘轮回弹势能，其扭簧

刚度保持与常规锁紧机构的棘爪一致。设置滚子半

径后，需进行辅助棘爪弹簧刚度选型。

Fs

Fcont

当棘轮与辅助棘爪滚子接触达到稳定状态，弹

簧连杆机构也达到平衡状态。此状态分两个阶段，

第一阶段为辅助棘爪滚子单独与棘轮接触，第二阶

段为辅助棘爪滚子和主棘爪与棘轮共同接触。弹簧

连杆机构中弹簧力由 输出，棘轮与滚子接触力为

如图 6所示。
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B

θ
C

 
图 6   弹簧连杆机构静平衡力学分析

 
A并以 点为支点，可以得到辅助棘爪的弹簧连杆

机构瞬态受力平衡方程，即

Fs · l1 · sinθ−Ft2 · l1 = 0 （4）

θ Fs Fs式中 是弹簧力 与辅助棘爪杆 的角度。

Fs由胡克定律知弹簧力 满足

Fs = k ·δ （5）

Ft2由图 5知辅助棘爪杆的驱动力 为

Ft2 = Fcont · sinα1 · cosα2 （6）

联立式（4） ~ 式（6）得

k =
Fcont · sinα1 · cosα2

δ · sinθ
（7）

根据式（7）可知辅助棘爪的末端滚子承受的接

触力大小与弹簧刚度成正比。

4     新型锁紧机构的仿真研究

论文中研究了新型锁紧机构的主辅棘爪与棘轮

接触力，分析了主辅棘爪与棘轮间冲击和磨损，探究

第 12 期 汪千升，等: 具有主辅棘爪的新型汽车门锁锁紧机构 1933

http://journals.nwpu.edu.cn/



了辅助棘爪弹簧刚度对新型机构的影响。建立了新

型锁紧机构的 Adams动力学仿真模型，进行新型锁

紧机构与常规锁紧机构的冲击力对比，以摩擦功耗

进行磨损对比。

4.1　新型锁紧机构的接触力分析

N/mm

建立新型锁紧机构的仿真模型如图 7所示，参

考某型号门锁设置锁紧机构的棘轮棘爪扭簧参数如

表 2所示，辅助棘爪弹簧设置为 2.75  。

  

 
图 7   新型锁紧机构的仿真模型

 
  

表 2   新型棘轮棘爪机构弹簧参数

弹簧类型 刚度系数 阻尼系数 预紧力

棘轮扭簧 0.5 N·mm/° 3.2×10−4 N·mm·s/° 5 N

棘爪扭簧 0.5 N·mm/° 3.2×10−4 N·mm·s/° 10 N

辅助棘爪弹簧 2.75 N/mm 6.4×10−4 N·s/mm 0
 

根据表 2中的弹簧参数对锁紧机构上锁过程进

行仿真，新型锁紧机构的辅助棘爪弹簧的伸长量如

图 8所示，新型锁紧机构与常规锁紧机构的冲击力

通过接触力峰值比较如图 9所示。

  

形
变

量
 L

/m
m

1.5

1.0

0.5

0

−0.5

−1.0

−1.5

t1

t0
新型机构
第1次冲击

新型机构
第2次冲击

新型机构
奇异位形

时间 t/ms
50 60 70 80 90 100 110 120

 
图 8   辅助棘爪的弹簧伸长量
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t1′
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接
触

力
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新型机构棘轮与辅助棘爪接触力 F0
新型机构棘轮与主棘爪接触力 F1

 
图 9   新型锁紧机构与常规锁紧机构的冲击力对比

t0
t1 Ft0 Ft1

t1′ Ft1′

图 8中的辅助棘爪弹簧伸长量能够反映出新型

机构的第 1次冲击、第 2次冲击和奇异位形。根据

图 9的新型锁紧机构与常规锁紧机构接触力峰值分

析可知，新型锁紧机构的第一、二冲击分别在 、

时刻，这两时刻的接触力峰值 、 都低于常规锁

紧机构 时刻的接触力峰值 ，表明新型锁紧机构

降低了刚性冲击，可增强门锁的使用寿命。

t1 t1′

∆t1 t1 t1′ t2′ t1′

∆Ft0 Ft1′ Ft0 Ft1′ ∆Ft1 Ft1′ Ft1 Ft1′

∆t1 ∆Ft0

∆Ft1

相比常规锁紧机构，新型锁紧机构的主棘爪具

有滞后性，由图 9中可知， > 。设主棘爪滞后性

= ( − )/( − )，设新型锁紧机构的冲击降低幅

度 = ( − )/ ， = ( − )/ ；计算得主

棘爪滞后 =15.17%，辅助棘爪冲击降低幅度 =
15.1%，主棘爪降低幅度 =14.7%。

锁紧机构的磨损主要是棘轮棘爪相对滑移中摩

擦力做功导致。将图 9中的棘轮棘爪相对滑移部分

放大得到新型锁紧机构与常规锁紧机构的磨损对比

如图 10所示。

  

接
触

力
 F

/N

5
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3
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0

′常规机构棘轮与棘爪接触力 F1
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图 10   新型锁紧机构与常规锁紧机构的磨损对比
 

F1
′ F0 F1

根据图 10分析可知，新型锁紧机构的棘轮与辅

助棘爪、主棘爪接触力都比常规棘轮棘爪接触力

小。当主棘爪、辅助棘爪共同与棘轮接触时基本满

足 = + 。锁紧机构的摩擦力做功可设为

W =
µ

n

n∑
i=1

vitiF(ti) （8）

µ vi

ti
µ2

µ1 µ2 µ1

式中： 为棘轮棘爪间摩擦系数； 为棘轮棘爪相对

运动速度； 为棘轮棘爪相对接触时间。根据棘轮棘

爪的接触材料，设滚动摩擦系数 为滑动摩擦系数

十分之一，即 = 0.1 。

F1
′ F0 F1

W1
′ W0 W1

r0 W0 W1
′ r1 W1 W1

′

r r0 r1

r0 r1

r

锁紧机构的接触力 、 和 所对应摩擦力做

功分别为 、 和 ，设新型锁紧机构的辅助棘爪

摩擦力功耗 = / 、主棘爪摩擦力功耗 = / ，

整体功耗 = / ；计算得新型锁紧机构的整体功耗

=8.8%，其中辅助棘爪摩擦功耗 =38.3%，主棘爪

摩擦功耗 =47.13%。

4.2　辅助棘爪弹簧刚度设置

辅助弹簧刚度影响新型锁紧机构的冲击力、

接触力和主棘爪滞后。选择合适的辅助棘爪弹簧
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N/mm N/mm N/mm

N/mm N/mm N/mm

刚度能有效减小棘轮与主棘爪间冲击力和磨损，

达到主棘爪的冲击滞后。仿真选取辅助棘爪弹簧

的不同刚度 2.55  、2.65  、2.75  、

2.85  和 3.00  （其中 0.00  指的是

没有辅助棘爪的常规锁紧机构）。不同弹簧刚

度下辅助棘爪滚子与棘轮的接触力如图 11所示，

不同弹簧刚度下主棘爪与棘轮的接触力如图 12所示。
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力
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/N
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时间 t/ms 
图 11   不同弹簧刚度下棘轮与辅助棘爪的接触力

 

根据图 11分析可得：辅助弹簧刚度对辅助棘爪

与棘轮的冲击力和接触力影响较小；根据图 12分析

可得：辅助棘爪弹簧刚度增大，主棘爪冲击力变大，

滞后增大。
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图 12   不同弹簧刚度下棘轮与主棘爪的接触力

 

∆Ft0

∆Ft1 ∆t1
r0 r1 r

将不同辅助棘爪弹簧的新型锁紧机构与常规锁

紧机构仿真结果：辅助棘爪冲击降低幅度 、主棘

爪冲击降低幅度 、主棘爪滞后 、辅助棘爪摩

擦功耗 、主棘爪摩擦功耗 和整体摩擦功耗 对比

如表 3所示。

  
表 3   不同辅助棘爪弹簧下的新型锁紧机构与常规锁紧机构仿真结果对比

辅助弹簧刚度/(N·mm−1) 0.00 2.55 2.65 2.75 2.85 3.00

∆Ft0辅助棘爪冲击降低幅 /% 0 54.2 54.2 54.2 54.2 54.2

∆Ft1主棘爪冲击降低幅度 /% 0 30.6 28.0 14.7 −1.1 −40.1
∆t1主棘爪滞后 /% 0 4.8 9.0 15.2 24.1 37.5

r0辅助棘爪摩擦功耗 /% 1 8.1 8.4 8.8 9.5 10.4

r1主棘爪摩擦功耗 /% 1 49.5 43.9 38.3 32.7 24.0

r整体摩擦功耗 /% 1 57.6 52.3 47.1 42.2 34.4

 
由表 3可知，随着辅助棘爪弹簧刚度增大，新

型锁紧机构的棘轮对辅助棘爪的冲击基本不变，

棘轮对主棘爪冲击力变大；主棘爪的滞后变大，辅

助棘爪的摩擦力做功增大，主棘爪的摩擦力做功

减小。新型锁紧机构整体摩擦力做功减小，说明

辅助棘爪弹簧刚度对棘轮与主棘爪间磨损影响较

大，而对棘轮与辅助棘爪间磨损影响较小。

4.3　新型锁紧机构在车门锁机构应用

目前，汽车门锁在上锁过程中棘轮棘爪发生

碰撞接触，产生较大冲击力，由于滑动摩擦会造成

较大磨损，影响使用寿命。将门锁中常规锁紧机

构变换成此新型锁紧机构，可增强门锁使用寿

命。新型锁紧机构实物图研制如图 13，新型机

构安装在汽车锁体内结构图如图 14，该新型锁紧

机构为车门关闭时降低门锁噪音和磨损提供新

思路。

  

 
图 13   新型棘轮棘爪机构实物图

 
  

 
图 14   新型锁紧机构的门锁应用
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5     结论

1）新型锁紧机构以弹簧连杆机构奇异位形实现

主辅棘爪速切换，辅助棘爪利用其末端的滚动接触

代替型面滑动接触；

2）辅助棘爪柔性冲击和被滞后的主棘爪刚性冲

击代替了常规锁紧机构刚性冲击，降低锁紧机构上

锁过程冲击和磨损；

3）辅助棘爪弹簧刚度影响新型锁紧机构冲击和

磨损，对主棘爪与棘轮接触力影响较大，对棘轮与辅

助棘爪接触力影响较小。
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