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TÓM TẮT  

Bài báo giới thiệu mô phỏng số ảnh hưởng của vị trí và đường kính hốc chứa hạt giảm chấn trên thân bánh răng đến rung động của bộ truyền bánh răng 
trụ răng thẳng giảm tốc. Rung động của bộ truyền bánh răng được xác định trên cơ sở lý thuyết động lực học hệ nhiều vật (MBD) và tương tác của các hạt 
giảm chấn trong hốc bằng phương pháp phần tử rời rạc (DEM). Quá trình mô phỏng được thực hiện thông qua hai phần mềm Adams và EDEM. Rung động 
của bộ truyền bánh răng được đánh giá thông qua gia tốc tại tâm bánh răng bị động. Các vị trí và các đường kính hốc được xác định theo phần trăm đường 
kính vòng chia của bánh răng. Kết quả nghiên cứu cho thấy, gia tốc của bộ truyền bánh răng có xu hướng giảm khi vị trí hốc chứa hạt giảm chấn tiến xa tâm 
bánh răng hơn. Đường kính hốc công nghệ có ảnh hưởng rõ rệt tới hiệu quả giảm rung động của bộ truyền bánh răng nhưng tùy theo đường kính hốc đó 
trên bánh răng chủ động hay bị động. Giá trị RMS của gia tốc nhỏ nhất khi vị trí hốc công nghệ 57,6mm (64% đường kính vòng chia) và đường kính hốc 
11mm (12,22% đường kính vòng chia) đối với bánh răng chủ động, vị trí hốc 89,28mm (62% đường kính vòng chia) và đường kính hốc 16mm (11,1% đường 
kính vòng chia) đối với bánh răng bị động. 

Từ khóa: Truyền động bánh răng, rung động, hạt giảm chấn, hốc công nghệ. 

ABSTRACT 

The article presents. This article presents a numerical simulation of the influence of the position and diameter of technological holes containing the damping 
particles that are designed on the gear itself on the vibration of a spur gear transmission system for speed reduction. The vibration of the gear transmission is 
determined based on the theory of multi-body dynamics, and the interaction of the damping particles placed in the technological hole was modelled using the 
discrete element method. The simulation process is conducted using Adams software and EDEM software. The vibration of the gear transmission is assessed by 
the acceleration of the center of mass of the driven gear. The positions and diameters of the holes are determined as a percentage of the gear pitch diameter. 
The results show that the acceleration of the gear transmission tends to decrease as the position of the holes containing damping particles moves farther from 
the center of the gear. The diameter of these holes significantly affects the vibration reduction performance of the gear transmission, however, this influence 
varies depending on whether the holes are located on the driving or the driven gear. The minimum RMS value of acceleration is determined when the hole 
position is 57.6mm (64% pitch diameter) with the hole diameter being 11mm (12.22% pitch diameter) for the driving gear and the hole position is 
89.28mm (62% Pitch diameter) with the hole diameter being 16mm (11.1% Pitch diameter) for the driven gear. 

Keywords: Gear transmission; vibration; damping particle; technological hole.  
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1. GIỚI THIỆU 

Bộ truyền bánh răng là một trong những cơ cấu truyền 
động được sử dụng phổ biến trong các thiết bị và hệ 
thống cơ khí nhờ vào các ưu điểm như kích thước gọn, 
khả năng chịu tải lớn và hiệu suất truyền động cao. Tuy 
nhiên, một trong những hạn chế cố hữu của bộ truyền 
bánh răng là hiện tượng rung động trong quá trình làm 
việc. Rung động có thể phát sinh từ nhiều nguyên nhân 
khác nhau như sai số chế tạo biên dạng răng, điều kiện 
lắp đặt, cũng như các yếu tố từ môi trường làm việc. 
Những rung động này không chỉ ảnh hưởng đến hiệu quả 
vận hành mà còn làm giảm tuổi thọ thiết bị và chất lượng 
sản phẩm, do đó kiểm soát và giảm rung động luôn là một 
hướng nghiên cứu quan trọng trong lĩnh vực cơ khí. 

Trong những năm gần đây, công nghệ giảm chấn sử 
dụng hạt rời đã được áp dụng hiệu quả trong nhiều lĩnh 
vực kỹ thuật, bao gồm cả các hệ thống truyền động cơ khí 
[1, 2].  

Đối với bộ truyền bánh răng, việc tích hợp các hạt 
giảm chấn thông qua mô phỏng động lực học hệ nhiều 
vật (MDB) kết hợp với Phương pháp phần tử rời rạc (DEM) 
đã mở ra hướng tiếp cận mới trong việc phân tích và cải 
thiện đặc tính động học của hệ thống [3, 4]. Tại Việt Nam, 
một số nghiên cứu điển hình [5-8] đã tiến hành cả thực 
nghiệm và mô phỏng để đánh giá hiệu quả giảm rung 
động của bộ truyền bánh răng bằng phương pháp hạt 
giảm chấn. Phương pháp đánh giá thực nghiệm rung 
động của hệ thống thông qua gia tốc tại các ổ trục bánh 
răng bởi cảm biến gia tốc. Các nghiên cứu cũng xét đến 
ảnh hưởng của phần trăm điền đầy hạt trong hốc đến 
hiệu quả giảm rung động của bộ truyền.  

Bài báo này trình bày nghiên cứu mô phỏng số ảnh 
hưởng của vị trí và đường kính hốc chứa hạt giảm chấn 
trên thân bánh răng đến khả năng giảm rung động trong 
bộ truyền bánh răng trụ răng thẳng giảm tốc nhằm cung 
cấp thêm cơ sở khoa học để tối ưu hóa thiết kế hệ thống 
giảm rung cho bộ truyền bánh răng.  

2. MÔ PHỎNG SỐ 
2.1. Cơ cở lý thuyết 

Tương tác của các hạt giảm chấn được biểu diễn dưới 
dạng phương trình chuyển động của phần tử hạt trong 
khi va chạm đặc trưng giả bởi lượng dịch chuyển x theo 
mô hình hóa của nguyên lý Rayleigh [9] cho hai vật i và j 
chuyển động với vận tốc tương ứng vi và vj (hình 1). 

Phương trình chuyển động của phần tử hạt: 

mx ̈ + Dx�ẋ + kx� = 0         (1) 

với ε =
�

�
 ;  η =

�

�
  cho mô hình va chạm phi tuyến:   

mx ̈ + Dx
�

�ẋ + kx
�

� = 0                          (2) 

Trong đó, D là hệ số giảm chấn; k là độ cứng của hạt 
phần tử; m là khối lượng của phần tử; x là lượng dịch 
chuyển của phần tử theo thời gian. 

 
Hình 1. Vật va chạm theo mô hình Rayleigh 

Mô hình va chạm giữa các hạt giảm chấn và giữa hạt 
với thành hốc tuân theo mô hình lực tiếp xúc Hertz-
Mindlin [8, 9] như hình 3. Lực tương tác giữa các hạt vật 
chất (Hạt i, Hạt j) trong quá trình va chạm được biểu thị 
thông qua lực pháp tuyến FCN và lực tiếp tuyến FCT bởi các 
phương trình sau [10]: 

F�� = F��,� + F��,�          3) 

với   F��,� =
���√�

�(���)
δ

�̇

�

� ; 

         F��,� = −2�
�

�
ξ��M × k�δ�

∗    

Trong đó: FCN,s là lực pháp tuyến lò xo; FCN,D là lực pháp 
tuyến giảm chấn; δn là chuyển vị pháp truyến; δ*

n là vận 
tốc pháp tuyến tương đối của hạt i với hạt j; G là modun 
cắt của hạt;  là hệ số Poát xông; kn là hệ số độ cứng tiếp 
xúc pháp tuyến; ξd là hệ số độ giảm chấn; M là khối lượng 
của hạt; r là bán kính hạt. 

 
Hình 2. Mô hình tính toán va chạm giữa hạt và thành theo lý thuyết Hertz-

Mindlin 
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Để mô phỏng chính xác tương tác giữa các hạt giảm 
chấn và thành hốc trong hệ thống bánh răng, lý thuyết 
tiếp xúc Hertz-Mindlin được áp dụng nhằm mô tả lực tiếp 
xúc phát sinh khi xảy ra va chạm. Lực tiếp xúc tổng theo 
phương tiếp tuyến được biểu diễn như sau: 

F�� = F��,� + F��,�                             (4) 

với          F��,� = F��,�,(���) + ∆F��,�;  

              F��,� = −2�
�

�
ξ��M × k�δ�

∗   

Trong đó: FCT,s là lực tiếp tuyến lò xo, là hàm tăng dần; 
FCT,D là lực tiếp tuyến giảm chấn; FCT,s,(n-1) là lực lò xo ở bước 
thời gian (n - 1); ∆FCT,s là gia số của lực lò xo tiếp tuyến và 
được tính theo công thức ∆F��,� = −k�∆δ�, với kt là độ 
cứng tiếp xúc tiếp tuyến và δt là độ dịch chuyển tiếp 
tuyến. ∆δt, là độ dịch chuyển tiếp tuyến gia tăng được 
biểu thị theo ∆δ� = δ�

∗∆t, với δt
* là vận tốc tương đối và ∆t 

là bước thời gian. 

2.2. Mô phỏng số 

 Hệ thống truyền động bánh răng trụ giảm tốc như 
hình 3. Bánh răng chủ động và bánh răng bị động, được 
lắp cố định trên các trục tương ứng (1) và (4). Trên thân 
mỗi bánh răng được bố trí các hốc công nghệ chứa hạt 
giảm chấn (6). Các hạt giảm chấn được lấp đầy trong các 
hốc công nghệ với tỷ lệ nhất định. Khi hai bánh răng ăn 
khớp, sự va chạm lẫn nhau của các hạt giảm chấn và giữa 
các hạt với thành hốc làm giảm rung động của hệ thống 
thông qua cơ chế mất mát bao gồm ma sát và trao đổi 
động lượng. 

2

3

4

1

5

6

 
Hình 3. Hệ thống bánh răng trụ giảm tốc chứa có hạt giảm chấn 

Mô phỏng ảnh hưởng của vị trí và đường kính hốc 
công nghệ đến hiệu quả giảm rung động của bộ truyền 
bánh răng được thực hiện với sự hỗ trợ của các phần mềm 
Adams View và EDEM thông qua sự tương tác với phần 
mềm Adams Cosimunation. 

- Thiết lập hệ mô phỏng trên Adam/View: Mô hình động 
lực học của bộ truyền bánh răng giảm tốc được thiết lập 
trong phần mềm Adams View như hình 4. Đặt trọng lực 
cho hệ thống khảo sát theo hướng -Y và đặt giá trị là 

9,8m/s2. Mỗi bánh răng và hai ổ bi được thiết lập để không 
có chuyển động tương đối với trục bằng cách khoá các 
chi tiết này trên trục để tạo thành một hệ thống cứng. Vật 
liệu của các bánh răng và trục là thép. Chuyển động quay 
của trục với vận tốc góc là o/s, thiết lập tương tác giữa hai 
bánh răng và đặt các lực tương tác lên các bánh răng. 

  
Hình 4. Mô hình truyền động bánh răng với tỉ số truyền i = 0,625 

- Thiết lập mô phỏng trong phần mềm EDEM:  

Nhập mô hình CAD của hệ thống bánh răng dưới định 
dạng .step vào phần mềm EDEM. Mô hình này bao gồm 
toàn bộ cấu trúc của hệ thống truyền động (hình 5). Thiết 
lập vật liệu cho bộ truyền với các thông số được thiết lập 
như sau (dựa trên dữ liệu đồng bộ với mô hình ADAMS): 
Hệ số Poisson ν = 0,29; Khối lượng riêng ρ = 7801kg/m³; 
Mô đun đàn hồi E = 2,07 × 10¹¹Pa; Hệ số phục hồi 0,8;  
Hệ số ma sát tĩnh 0,2; Hệ số ma sát lăn: 0,01; Bán kính hạt 
giảm chấn r = 1,5mm. Số lượng hạt được xác định sao cho 
chiếm 50% thể tích hốc công nghệ chứa bên trong bánh 
răng. 

 
Hình 5. Mô hình mô phỏng hạt giảm chấn và hệ thống truyền động bánh 

răng trong phần mềm EDEM 
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Thời gian mô phỏng được thiết lập dựa trên thời gian 
Rayleigh, với giá trị bằng 20% thời gian Rayleigh để đảm 
bảo độ ổn định và chính xác trong quá trình tính toán. 
Bán kính tối thiểu của lưới mô phỏng (simulation grid) 
được đặt là 2,5mm để đảm bảo khả năng tính toán chính 
xác trong mô phỏng tương tác giữa các hạt và thành hốc 
công nghệ. 

- Đồng bộ giữa ADAMS và EDEM 

Để mô phỏng chính xác quá trình làm việc của hệ 
thống truyền động bánh răng có chứa các hạt giảm chấn, 
cần tiến hành xử lý đồng thời dữ liệu động lực học và dữ 
liệu mô phỏng va chạm của hệ hạt giảm chấn. Điều này 
đòi hỏi phải kết hợp mô phỏng giữa hai phần mềm 
ADAMS/View và EDEM. ADAMS/View cung cấp dữ liệu 
chuyển động (vị trí, vận tốc, gia tốc) của bộ truyền. EDEM 
nhận dữ liệu từ ADAMS để mô phỏng tương tác giữa các 
hạt và thành hốc công nghệ. Kết quả phản lực từ EDEM 
được truyền ngược về ADAMS để cập nhật mô hình động 
học. Việc trao đổi dữ liệu hai chiều được thực hiện thông 
qua phần mềm trung gian ADAMS Co-Simulation 
Interface (ACSI).   

Dữ liệu đầu ra chính của quá trình mô phỏng là giá trị 
gia tốc tại tâm bánh răng, cho phép đánh giá hiệu quả 
giảm dao động của hệ thống khi sử dụng hạt giảm chấn. 

3. KẾT QUẢ 

Bộ truyền bánh răng giảm tốc ban đầu có đường kính 
và vị trí hốc công nghệ chứa hạt giảm chấn như sau: 

- Bánh răng chủ động: Đường kính hốc dBĐ = 10mm;  
vị trí hốc công nghệ PBĐ = 60mm. 

- Bánh răng bị động: Đường kính hốc d’
BĐ = 18mm;  

vị trí hốc công nghệ P’
BĐ = 85mm. 

Tất cả các khảo sát được thực hiện ở tốc độ quay 
500v/ph của trục chủ động, tương ứng 312,5vg/ph của 
trục bị động, bộ truyền hoạt động ổn định.  

 
Hình 6. Gia tốc tại tâm bánh răng bị động của cặp bánh răng ban đầu 

Hình 6 thể hiện giá trị gia tốc tại tâm bánh răng bị 
động của bộ truyền bánh răng ban đầu. Giá trị thời gian 
làm việc của cặp bánh răng theo trục hoành đảm bảo 
bánh răng thực hiện một vòng quay đầy đủ của truyền 

động ăn khớp trong 0,15 giây. Ta thấy biên độ dao động 
ổn định, với giá trị gia tốc lớn nhất tại tâm bánh răng bị 
động đạt 666m/s², giá trị căn bậc 2 của trung bình bình 
phương của gia tốc tại tâm RMS (Root Mean Square) đạt 
187m/s². Đây là giá trị cơ sở để so sánh với các trường hợp 
thay đổi thông số hốc công nghệ trên cảc bánh răng chủ 
động và bị động. 

3.1. Thay đổi đường kính tâm hốc công nghệ 

Thực hiện đánh giá rung động của bộ truyền bánh 
răng thẳng theo sự thay đổi vị trí tâm của các hốc công 
nghệ trên cả bánh răng bị động và bánh răng chủ động. 
Vị trí của các hốc công nghệ được thể hiện qua giá trị 
đường kính tâm hốc tính theo phần trăm đường kính 
vòng chia (% Dvc) của các bánh răng. Các thông số thay 
đổi vị trí của hốc công nghệ được trình bày trong bảng 1 
và 2 cho bánh răng chủ động và bị động. Giữ nguyên vị 
trí hốc công nghệ trên bánh răng chủ động (PBĐ) khi thay 
đổi vị trí các hốc trên bánh răng bị động. Tương tự cũng 
giữ nguyên vị trí của các hốc công nghệ trên bánh răng bị 
động (P’BĐ) khi thay đổi vị trí các hốc trên bánh chủ động.  

Bảng 1. Vị trí hốc công nghệ trên bánh răng chủ động 

Thông số Đơn vị Giá trị % Dvc Kí hiệu 

Đường kính tâm 
hốc công nghệ 

mm 

54,00 60 P1 

57,60 64 P2 

61,20 68 P3 

Đường kính hốc 
công nghệ 

mm 10.00 11,1 dBĐ 

Bảng 2. Vị trí hốc công nghệ trên bánh răng bị động 

Thông số Đơn vị Giá trị % Dvc Kí hiệu 

Đường kính tâm 
hốc công nghệ 

mm 

77,76 54 P’1 

87,28 60,4 P’2 

89,28 62 P’3 

90,28 62,5 P’4 

91,29 63,2 P’5 

Đường kính hốc 
công nghệ 

mm 18.00 12,5 d’BĐ 

 
a) Bánh răng chủ động 
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b) Bánh răng bị động 

Hình 7. Vị trí hốc công nghệ trên cặp bánh răng 

Vị trí của hốc công nghệ được thể hiện như trong hình 
7. Trên bánh răng chủ động có hai vị trí gần tâm hơn  
(P1, P2) so với vị trí ban đầu (PBĐ) và một vị trí xa tâm hơn 
(P3). Trên bánh răng bị động có một vị trí gần tâm hơn (P’1) 
so với vị trí ban đầu (P’BĐ) và bốn vị trí xa tâm hơn (P’2, P’3, 
P’4, P’5). 

3.1.1. Thay đổi vị trí hốc công nghệ trên bánh răng bị 
động 

Khảo sát giá trị gia tốc tại tâm bánh răng bị động khi 
thay đổi vị trí hốc công nghệ tiến về gần tâm bánh răng 
hơn với đường kính tâm hốc D = 77,76mm, tức vị trí P1’ 
(hình 8). Giá trị RMS của gia tốc tại tâm bánh răng bị động 
đạt 195m/s2, tăng 4,1% so với cặp bánh răng ban đầu. 
Như vậy cặp bánh răng không đạt hiệu quả giảm rung 
động trong trường hợp này. 

 
Hình 8. Sự thay đổi gia tốc của bánh răng bị động khi hốc công nghệ trên 

bánh răng bị động ở vị trí P’BĐ (D = 85mm) và P’1 (D = 77,76mm) 

 
Hình 9. Sự thay đổi gia tốc của bánh răng bị động khi hốc công nghệ trên 

bánh răng bị động ở vị trí P’BĐ (D = 85mm) và) P’2 (D = 87,28mm) 

Giá trị gia tốc khi thay đổi vị trí hốc công nghệ xa tâm 
bánh răng hơn (vị trí P’2) được thể hiện trong hình 9. Giá 
trị RMS của gia tốc tại tâm bánh răng bị động đạt 181m/s², 
giảm 3,2% so với cặp bánh răng ban đầu. Biên độ dao 
động của giá trị gia tốc nhỏ hơn và ổn định hơn. Điều này 

chứng tỏ hiệu quả giảm chấn của bộ truyền bánh răng tại 
vị trí P’2. 

Tiếp tục thực hiện khảo sát khi hốc công nghệ của 
bánh răng bị động ở các vị trí xa tâm hơn nữa P’3, P’4, P’5.  

 
Hình 10. Sự thay đổi gia tốc khi thay đổi vị trí hốc công nghệ trên bánh 

răng bị động 

Hình 10 tổng hợp giá trị RMS của gia tốc tại tâm bánh 
răng bị động của tất cả các vị trí hốc chứa hạt giảm chấn. 
Đường nét đứt thể hiện giá trị RMS của gia tốc tại tâm 
bánh răng bị động của cặp bánh răng ban đầu. Ta thấy rõ 
ảnh hưởng của vị trí hốc công nghệ trên bánh răng bị 
động đến giá trị RMS của gia tốc. Giá trị gia tốc có xu 
hướng tăng khi đường kính tâm hốc giảm nghĩa là hốc 
công nghệ gần tâm bánh răng hơn. Ngược lại, giá trị gia 
tốc giảm khi đường kính tâm hốc tăng, tức hốc công nghệ 
dịch ra xa tâm bánh răng hơn. Vị trí cho giá trị RMS của gia 
tốc nhỏ nhất khi đường kính tâm hốc là 89,28mm (vị trí 
P’3), giảm 3,2% so với gia tốc của cặp bánh răng ban đầu. 

3.1.2. Thay đổi vị trí hốc công nghệ trên bánh răng 
chủ động 

Thực hiện thay đổi vị trí hốc trên bánh răng chủ động 
và giữ nguyên vị trí hốc trên bánh răng bị động. Các giá 
trị RMS của gia tốc tại tâm bánh răng bị động như hình 
11. Khi hốc công nghệ ở vị trí gần tâm nhất (vị trí P1), giá 
trị gia tốc đạt 185,86m/s2, giảm nhẹ so với gia tốc của cặp 
bánh răng ban đầu. Khi hốc công nghệ ở vị trí P2, tiến xa 
tâm hơn so với vị trí P1, giá trị RMS của gia tốc giảm nhiều 
nhất (6,6%) còn 174,86m/s2. Nhưng khi hốc công nghệ 
tiến xa hơn nữa, vị trí P3, giá trị gia tốc giảm ít hơn. 

 
Hình 11.  Sự thay đổi gia tốc khi thay đổi vị trí hốc công nghệ trên bánh 

răng chủ động 
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3.2. Thay đổi đường kính hốc công nghệ 

Thực hiện thay đổi đường kính hốc công nghệ với một 
vị trí tâm hốc trên bánh răng chủ động là 60mm và trên 
bánh răng bị động là 85mm. Các thông số thay đổi của 
đường kính hốc công nghệ thể hiện trên bảng 3 với bánh 
răng chủ động và bảng 4 với bánh răng bị động. Giá trị 
của đường kính hốc được xác định theo phần trăm đường 
kính vòng chia (% Dvc) của bánh răng.  

Bảng 3. Đường kính hốc công nghệ trên bánh răng chủ động 

Thông số Đơn vị Giá trị % Dvc Kí hiệu 

Đường kính tâm hốc 
công nghệ 

mm 60,00 66,6 PBĐ 

Đường kính hốc công 
nghệ 

mm 

8,00 8,89 d1 

9,00 10 d2 

11,00 12,22 d3 

Bảng 4. Đường kính hốc công nghệ trên bánh răng bị động 

Thông số Đơn vị Giá trị % Dvc Kí hiệu 

Đường kính tâm hốc 
công nghệ 

mm 85,00 59,02 PBĐ 

Đường kính hốc công 
nghệ 

 
mm 

16,00 11,1 d’1 

17,00 11,8 d’2 

19,00 13,19 d’3 

20,00 15,28 d’4 

 
a) Bánh răng chủ động 

 
b) Bánh răng bị động 

Hình 12. Đường kính hốc công nghệ trên cặp bánh răng 

Các đường kính hốc của cặp bánh răng được thể hiện 
trên hình 12. Trên bánh răng chủ động có hai giá trị 
đường kính hốc (d1, d2) nhỏ hơn so với đường kính hốc 

ban đầu (dBĐ) và một giá trị lớn hơn đường kính hốc ban 
đầu (d3). Trên bánh răng bị động có hai giá trị đường kính 
(d’1, d’2) nhỏ hơn so với đường kính hốc ban đầu (d’BĐ) và 
hai giá trị lớn hơn đường kính hốc ban đầu (d’3, d’4). 

3.2.1. Thay đổi đường kính hốc công nghệ trên bánh 
răng bị động 

Giữ nguyên đường kính hốc công nghệ (dBĐ = 10mm) 
trên bánh răng chủ động khi thay đổi đường kính hốc 
trên bánh răng bị động. 

Hình 13 biểu diễn giá trị gia tốc tại tâm bánh răng bị 
động khi đường kính hốc công nghệ chứa hạt giảm chấn 
là 16mm so với giá trị gia tốc của cặp bánh răng ban đầu 
(dBĐ = 10mm; d’BĐ = 18mm). Giá trị giảm đáng kể, đạt 
180,37m/s², giảm 2,5% so với gia tốc của cặp bánh răng 
ban đầu.  

 
Hình 13. Sự thay đổi gia tốc của bánh răng bị động khi đường kính hốc 

công nghệ trên bánh răng bị động là 18mm và 16mm 

Hình 14 tổng hợp các giá trị RMS của gia tốc tại tâm 
bánh răng bị động ở tất cả các trường hợp thay đổi đường 
kính hốc công nghệ. Dù tăng hay giảm đường kính hốc 
trên bánh răng bị động giá trị gia tốc đều giảm nhưng 
giảm nhiều nhất khi đường kính hốc là 16mm. Với giá trị 
RMS của gia tốc đạt 180,37m/s2, giảm 3,54% so với giá trị 
gia tốc của trường hợp ban đầu (d’BĐ = 18mm). 

 
Hình 14. Sự thay đổi gia tốc khi thay đổi đường kính hốc công nghệ trên 

bánh răng bị động 

3.2.2. Thay đổi đường kính hốc công nghệ trên bánh 
răng chủ động 

Khi thay đổi đường kính hốc công nghệ trên bánh 
răng chủ động, giữ nguyên đường kính hốc trên bánh 
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răng bị động (d’BĐ = 18mm). Giá trị RMS của gia tốc tại tâm 
bánh răng bị động tương ứng với các đường kính hốc 
khác nhau trên bánh răng chủ động được tổng hợp trong 
hình 15. 

 
Hình 15. Sự thay đổi gia tốc khi thay đổi đường kính hốc công nghệ trên 

bánh răng chủ động 

Khi đường kính hốc công nghệ trên bánh răng chủ 
động là 9mm, giá trị RMS của gia tốc tăng nhiều, đạt 
210,17m/s², tăng 12,39% so với cặp bánh răng ban đầu. 
Điều này cho thấy bộ truyền không đạt được hiệu quả 
giảm chấn ở đường kính hốc này. Nhưng khi đường kính 
hốc giảm xuống 8mm, giá trị RMS của gia tốc lại giảm 
đáng kể, chỉ còn 181,23m/s², giảm 3,08%. Đặc biệt, khi 
tăng đường kính hốc lên 11mm, giá trị RMS giảm nhiều 
nhất, còn 180,86m/s², tương đương mức giảm 3,28% so 
với gia tốc của cặp bánh răng ban đầu, phản ánh sự cải 
thiện rõ rệt về khả năng giảm rung động của bộ truyền. 
Những kết quả này cho thấy rằng, đường kính hốc công 
nghệ trên bánh răng chủ động có ảnh hưởng đáng kể đến 
hiệu quả giảm chấn của hệ thống truyền động. 

3.3. Thay đổi thông số công nghệ trên cả hai bánh 
răng chủ động và bị động 

Từ các kết quả khảo sát gia tốc của bộ truyền bánh 
răng khi thay đổi vị trí hốc công nghệ chứa hạt giảm chấn 
(phần 3.1) và thay đổi đường kính hốc (phần 3.2), chọn vị 
trí và đường kính hốc tối ưu của mỗi trường hợp để tiếp 
tục đánh giá hiệu quả giảm chấn. Nghĩa là, bộ truyền 
bánh răng mới này có vị trí hốc công nghệ 57,6mm và 
đường kính hốc 11mm đối với bánh răng chủ động, vị trí 
hốc 89,28mm và đường kính hốc 16mm đối với bánh răng 
bị động. 

Hình 16 biểu diễn giá trị của gia tốc tại tâm bánh răng 
bị động của bộ truyền bánh răng mới so với gia tốc của 
bộ truyền bánh răng ban đầu. Ta thấy, biên độ giá trị gia 
tốc giảm nhiều tại tất cả các thời điểm khảo sát. Khi biểu 
diễn theo giá trị RMS của gia tốc (hình 17), đạt 164,4m/s², 
gia tốc giảm tới 12,08%, (đạt 164,4m/s²), giảm nhiều nhất 
so với tất cả các trường hợp đã khảo sát. 

 
Hình 16. Sự thay đổi gia tốc của bánh răng bị động khi thay đổi vị trí và 

đường kính hốc công nghệ trên cả hai bánh răng  

 
Hình17. Sự thay đổi gia tốc khi thay đổi vị trí và đường kính hốc trên cả hai 

bánh răng 

4. KẾT LUẬN 

Hiệu quả giảm rung động của bộ truyền bánh răng 
bằng phương pháp hạt giảm chấn chứa trong các hốc 
công nghệ trên thân bánh răng được đánh giá thông 
qua mô phỏng ăn khớp của cặp bánh răng bởi mô hình 
động lực học hệ nhiều vật và tương tác của các hạt giảm 
chấn trong hốc bằng phương pháp phần tử rời rạc DEM. 
Quá trình mô phỏng được thực hiện thông qua hai phần 
mềm Adams và EDEM. Rung động của bộ truyền bánh 
răng được đánh giá thông qua gia tốc tại tâm bánh răng 
bị động. 

Các vị trí và các đường kính hốc khác nhau được xác 
định theo đường kính vòng chia của bánh răng.  Các kết 
quả cho thấy, gia tốc của bộ truyền bánh răng có xu 
hướng giảm khi vị trí hốc chứa hạt giảm chấn tiến xa tâm 
bánh răng hơn. Đường kính hốc công nghệ có ảnh 
hưởng rõ rệt tới hiệu quả giảm rung động của bộ truyền 
bánh răng nhưng tùy theo đường kính hốc đó trên bánh 
răng chủ động hay bị động. Giá trị RMS của gia tốc nhỏ 
nhất khi vị trí hốc công nghệ 57,6mm (64% đường kính 
vòng chia) và đường kính hốc 11mm (12,22% đường 
kính vòng chia) đối với bánh răng chủ động, vị trí hốc 
89,28mm (62% đường kính vòng chia) và đường kính 
hốc 16mm (11,1% đường kính vòng chia) đối với bánh 
răng bị động. 
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