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 

Tóm tắt—Chất lượng gia công phụ thuộc rất 

lớn vào đặc tính động lực học của kết cấu máy. 

Bởi vì khi chịu lực hoặc rung động lớn trong quá 

trình vận hành độ cứng của của kết cấu máy có 

thể giảm xuống. Do đó việc nghiên cứu nâng cao 

đặc tính động lực học có ý nghĩa rất lớn đến sự 

phát triển của máy gia công, đặc biệt là đối với 

các máy tốc độ cao. Bài báo trình bày việc thiết 

kế và phân tích kết cấu máy CNC (computer 

numerical control) có kết cấu dạng giàn với tốc 

độ quay lớn nhất của trục chính đạt trong 

khoảng (6.000÷24.000) vòng/phút và tương ứng 

với tần số dao động riêng của kết cấu máy lớn 

hơn (100÷400) Hz. Sử dụng phần mềm phân tích 

kỹ thuật CAE (computer-aided engineering) để 

phân tích tần số dao động riêng cho kết cấu 

máy. Với kết quả đạt được thì kết cấu máy sẽ có 

độ cứng tốt, khả năng chống rung động cao và 

tránh hiện tượng cộng hưởng nhằm đạt được 

chất lượng bề mặt gia công tốt nhất. Ngoài ra là 

cơ sở để lựa chọn chế độ cắt phù hợp cho quá 

trình gia công nhằm nâng cao độ tin cậy, hiệu 

quả làm việc của kết cấu máy và độ chính xác 

của sản phẩm gia công 

 

Từ khóa—Phân tích kết cấu, phân tích dao động, 

tần số dao động riêng 
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áy CNC (computer numerical control) cao 

tốc là máy điều khiển số hiện đại, tốc độ 

trục chính khoảng 8.000 vòng/phút có thể là điểm 

khởi đầu cho gia công cao tốc. Trong thực tế tốc độ 

cao nhất cho gia công cao tốc trên các máy CNC 

ngày càng tăng, lên đến trên 40.000 vòng/phút. Đối 

với máy gia công gỗ CNC cao tốc, tốc độ trục 
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chính phổ biến trong khoảng (6.000÷24.000) 

vòng/phút. Ðể đạt được tốc độ trục chính như vậy 

đòi hỏi máy phải có kết cấu cứng vững cao và khả 

năng chống rung động tốt. 

 Đặc biệt đối với các máy CNC cao tốc có kết cấu 

dạng giàn, cấu trúc hình học dạng giàn của máy 

CNC được thiết kế chủ yếu để gia công các sản 

phẩm có chiều dài tương đối lớn. Tuy nhiên độ 

cứng của kết cấu máy giảm dưới tác động của tải 

trọng nặng trong quá trình gia công làm cho rung 

động và biến dạng có thể vượt qua giá trị cho phép. 

Các nhà nghiên cứu đã cố gắng thiết kế cấu trúc 

máy CNC có độ cứng phù hợp để giảm rung động 

và tăng tính ổn định trong suốt quá trình gia công 

[1]. Những hạn chế trong quá trình thiết kế và chế 

tạo máy đã tạo ra những khó khăn nhất định trong 

việc đạt được sản phẩm có chất lượng cao. Thông 

thường tần số tự nhiên đầu tiên của kết cấu máy 

dạng giàn hiếm khi cao hơn 100 Hz, tương ứng với 

tốc độ trục chính khoảng 6.000 vòng/phút [2, 3]. 

Máy có tần số tự nhiên dưới 150 Hz không thể gia 

công được các sản phẩm có chất lượng cao. Do đó 

để có máy CNC cho các hoạt động gia công tốc độ 

cao đòi hỏi phải thiết kế kết cấu máy có độ ổn định 

về rung động. Nghĩa là kết cấu máy phải thỏa mãn 

cùng một lúc cả hai chỉ tiêu là độ cứng tĩnh và độ 

cứng động. 

 Phân tích động lực học đã trở thành kỹ thuật 

chính trong việc xác định, cải tiến và tối ưu hóa các 

đặc tính động lực học của kết cấu máy. Nhiều nhà 

nghiên cứu đã tập trung vào phân tích đặc tính động 

học của kết cấu máy công cụ trong gia công kim 

loại [4-7]. Trong các nghiên cứu trên, chất lượng 

gia công phụ thuộc vào đặc tính động học của kết 

cấu máy trong quá trình vận hành của máy. Đặc 

tính động học của kết cấu máy đã được nghiên cứu 

rộng rãi để thiết kế và tối ưu hóa hiệu quả các máy 

công cụ để nâng cao chất lượng gia công. Mô 

phỏng đặc tính gia công đã được nghiên cứu dựa 

vào kỹ thuật phân tích dao động riêng các máy 

công cụ [8]. Một quy trình có hệ thống được đề 

xuất để dự đoán các đặc tính động học của toàn bộ 

cấu trúc của máy công cụ [9]. Nhiều kỹ thuật khác 

nhau để xác định các đặc tính động học của kết cấu 

Nâng cao đặc tính động lực học  

của kết cấu máy tốc độ cao 
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máy đã được trình bày. Các phương pháp đặc trưng 

tiêu biểu để phân tích động học kết cấu máy là 

phương pháp phân tích phần tử hữu hạn (FEM) 

[10-13] và phân tích thực nghiệm [14, 15]. 

 Nghiên cứu này trình bày việc thiết kế và phân 

tích máy CNC có kết cấu dạng giàn với tốc độ quay 

lớn nhất của trục chính đạt trong khoảng 

(6.000÷24.000) vòng/phút và tương ứng với tần số 

dao động riêng của kết cấu máy lớn hơn  

(100÷400) Hz nhằm nâng cao độ cứng cho kết cấu 

máy, tăng khả năng chống rung động khi máy làm 

việc ở tốc độ cao và tránh hiện tượng cộng hưởng 

để đạt được chất lượng bề mặt gia công tốt nhất. 

2 XÂY DỰNG MÔ HÌNH TÍNH LEDS 

Để nâng cao đặc tính động lực học của kết cấu 

máy tốc độ cao, đầu tiên phải xây dựng được mô 

hình 3D của kết máy sau đó sử dụng phương pháp 

phần tử hữu hạn để phân tích đặc tính động lực học 

như tần số dao động riêng, mode dao động, 

harmonic… và đưa ra giải pháp để hiểu chỉnh hợp 

lý các thông số này. 

2.1 Xây dựng mô hình 3D kết cấu máy 

Dựa vào các yêu cầu kỹ thuật để xây dựng các ý 

tưởng về phương án kết cấu máy như hình dáng 

hình học, vật liệu, cơ cấu truyền động, dẫn hướng, 

ổ lăn, ổ trượt… Sau đó sử dụng phương pháp tổng 

hợp và phân tích lý thuyết nhằm so sánh, đánh giá 

và lựa chọn được phương án phù hợp nhất cho kết 

cấu máy. Sử dụng các phần mềm CAD (computer 

aided design) để thiết kế và xây dựng mô hình 3D 

cho kết cấu máy. 

2.2  Phân tích dao động riêng của kết cấu máy 

Xét mô hình máy CNC dạng giàn tổng quát như 

hình 1. 

 

 

 

 

Hình 1. Mô hình thực tế kết cấu máy CNC dạng giàn (a),  

Mô hình vật lý (b) và Mô hình vật lý thu gọn (c) 

Đáp ứng về đặc tính động lực học của kết cấu 

máy được đánh giá bằng kỹ thuật phân tích dao 

động riêng. Trong quá trình phân tích dao động 

riêng, tính chất vật liệu của mô hình, phần tử chia 

lưới, điều kiện biên… như là phân tích tĩnh. Phân 

tích dao động riêng không phụ thuộc vào điều kiện 

tải trọng, do đó không cần đặt tải vào mô hình. 
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 Theo hình 1.c, mô hình động học của kết cấu 

máy được biểu diễn theo công thức sau: 

  
      0 xKxCxM 

        (1) 

 Trong đó giảm chấn rất nhỏ nên trong phân tích 

dao động riêng có thể bỏ qua [16]. Công thức trên 

viết lại như sau: 

  
    0 xKxM 

           (2) 

 Trong đó: M là khối lượng của kết cấu, K là ma 

trận độ cứng của kết cấu. 

 Khi xét đến ảnh hưởng của ứng suất ban đầu lên 

kết cấu, thì ma trận độ cứng của mô hình động học 

sẽ thay đổi. Công thức mô hình động học trở thành:  

  
     011  xKxM 

        (3)
 

  
   0

2
 ii KM 

        (4)
 

 Trong đó:  là ma trận độ cứng của kết cấu khi 

chịu ứng suất ban đầu, i và i là tần số góc và 

dạng dao động tương ứng với một tần số dao động 

riêng nhất định. 

 Từ công thức (4), tần số dao động riêng: 

  
M

K
f




2

1

           (5) 

 Theo công thức (5) thì tần số dao động riêng phụ 

thuộc vào khối lượng M và độ cứng K của kết cấu. 

Như vậy để điều chỉnh tần số dao động riêng của 

kết cấu máy thì cần thay đổi khối lượng M, kích 

thước tiết diện ngang của phần tử kết cấu, vật liệu 

của phần tử kết cấu và hình dạng của hệ kết cấu.  

 Tần số dao động riêng và dạng dao động có thể 

được tính bằng phương pháp phần tử hữu hạn. 

2.3 Phân tích điều hòa (harmonic) 

Phân tích harmonic từ các kết quả của phân tích 

dao động riêng nhằm tính toán đáp ứng của kết cấu 

trong một dải tần số nhất định. Các đáp ứng 

harmonic được đề cập ở đây là các đáp ứng của kết 

cấu khi kết cấu bị rung động dưới tác dụng của lực 

harmonic. Mô hình động học của kết cấu chịu lực 

harmonic: 

  
       FxKxCxM  222


      (6)

 

 Trong đáp ứng harmonic, lực kích thích sẽ thay 

đổi theo tần số góc ω và giá trị của biên độ Fmax: 

  
    FtFF   sinmax        (7)

 

 Đáp ứng của kết cấu phụ thuộc vào tần số góc ω 

và giá trị của biên độ A2: 

  
    

222
sin   tAx

ii       (8)
 

 Tỉ số tương đối 
 

 F

x
i2

cho thấy các đặc tính động 

học của kết cấu. 

 Quy trình đánh giá và hiệu chỉnh thiết kế cho kết 

cấu dạng giàn được minh họa trong hình 2. 

 
Hình 2. Quy trình đánh giá và hiệu chỉnh thiết kế 

3 MÔ PHỎNG TÍNH TOÁN 

Nghiên cứu này chọn máy phay gỗ CNC có kết 

cấu dạng giàn với tốc độ quay lớn nhất của trục 

chính đạt đến 12000 vòng/phút và tần số dao động 

riêng của kết cấu máy trên 200Hz. 

3.1 Mô hình kết cấu máy phay gỗ CNC 

Đối với máy gia công gỗ, công thức tính công 

riêng của quá trình phay gỗ [17]: 





hShS

h

hSSQ

ZZ

ZZ

411,06752,0306,5

0160015,01311,24,3

3,216,132,503,70

22

2







 

 Trong đó: K là công riêng, SZ là lượng chạy dao 

răng (0,645 mm  SZ  1,935 mm), h là chiều sâu 

cắt (0,645 mm  h  1,935 mm),  là độ tù của dao 

(4 m    43 m)  

 Chọn các thông số SZ = 0,7 mm, h = 3 mm,  = 

40 m thay vào công thức trên ta có:  

Q = 62,3 (J/cm3) 

 Trong khi đó: 

 Z
bhnZS

N
Q

60000
  

 Với N là công suất cắt, b là bề rộng cắt, h là 

chiều sâu cắt, n là số vòng quay trục chính, z là số 

lưỡi dao, SZ là lượng chạy dao răng 

 Suy ra 

 
941

6000
 ZQbhnZS

N (W) 

 Vậy chọn công suất trục chính là N = 1 KW 

 Sau khi thiết kế sơ bộ, mô hình thiết kế 3D của 

máy phay gỗ CNC được minh họa trong hình 3. 
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Hình 3. Mô hình kết cấu máy phay gỗ CNC 

3.2 Phân tích dao động riêng của kết cấu máy 

Trong thiết kế kết cấu máy CNC có kết cấu dạng 

giàn, khó khăn nhất là sự thay đổi vị trí của các bộ 

phận chuyển động trên dầm ngang. Các bộ phận 

chuyển động này làm thay đổi sự phân bố khối 

lượng và độ cứng của kết cấu máy. Sự thay đổi này 

làm thay đổi đặc tính động lực học của kết cấu tại 

các vị trí khác nhau trên dầm ngang. Do đó tần số 

tự nhiên của kết cấu máy thay đổi khi vị trí của các 

bộ phận chuyển động thay đổi. Việc phân tích dao 

động riêng ở các vị trí khác nhau của trục chính 

trên dầm ngang đã được thực hiện để xác định tần 

số thấp nhất như trong hình 4. 

 
Hình 4. Phân tích động học kết cấu máy khi Trục chính ở vị trí 

chính giữa dầm ngang (a) và Trục chính ở một bên của dầm 

ngang (b) 

Trên Hình 4 minh họa ảnh hưởng của các bộ 

phận chuyển động khi xác định tần số tự nhiên của 

kết cấu máy. Tần số tự nhiên nhỏ nhất khi trục 

chính nằm ở vị trí giữa của dầm ngang như hình 4a 

(trục X). Có nghĩa là vị trí này của trục chính là 

một vị trí quan trọng, vì lý do đó mà phân tích tiếp 

theo chỉ thực hiện ở vị trí này. 

 Với thiết kế ở trên, tần số dao động riêng nhỏ 

nhất của kết cấu là 119,76 Hz trong khi mục tiêu 

đưa ra là tần số dao động riêng phải lớn hơn 200Hz. 

Nghĩa là phải hiệu chỉnh thiết kế để tăng tần số dao 

động riêng cho kết cấu máy. 

 

 

Hình 5. Hiệu chỉnh kích thước dầm ngang kết cấu máy (a) và 

kích thước cột đứng (b) 

Để đạt được tần số dao động riêng phù hợp hay 

nói cách khác là kết cấu máy phải đủ độ cứng vững. 

Các kích thước tiết diện ngang của kết cấu máy như 

dầm ngang, cột đứng được hiệu chỉnh như hình 5. 

Quá trình hiệu chỉnh thiết kế để tăng độ cứng cho 

kết cấu được thực hiện lặp lại nhiều lần. Phân tích 

tần số dao động riêng cho thiết kế hiệu chỉnh cuối 

cùng như hình 6. 
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Hình 6. Phân tích động học kết cấu máy sau khi hiệu chỉnh  

thiết kế 

Trong hình 6, mode thứ nhất dao động xoắn theo 

trục X với tần số 200,71 Hz; Mode thứ 2 dao động 

uốn theo phương Y với tần số 294,44 Hz; Mode thứ 

3 dao động tịnh tiến theo phương X với tần số 

352,83 Hz; Mode thứ 4 dao động uốn theo phương 

Z với tần số 433,88 Hz; Mode thứ 5 dao động uốn 

và xoắn trong mặt phẳng YZ với tần số 610,88 Hz 

và Mode thứ 6 dao động xoắn theo trục Z với tần số 

696,91 Hz; 

3.3 Phân tích harmonic 

 Phân tích điều hòa nhằm xác định đáp ứng của 

kết cấu chịu rung động khi máy đang vận hành 

trong miền giá trị [0-12.000] vòng/phút. Trong 

nghiên cứu này, trục chính của máy phay gỗ CNC 

có tốc độ 12.000 vòng/phút và công suất 1,0 kW. 

Do đó, tính được lực tại đầu trục chính hướng X và 

Y: FX = FY = 200 N, hướng trục Z: FZ = 50 N. Tần 

số lực kích thích trùng với tần số của động cơ trục 

chính và biên độ của lực kích động chính là các 

thành phần của lực cắt [5] 

 Phân tích đáp ứng điều hòa cho kết cấu máy 

được trình bày trong hình 7. Kết quả chuyển vị lớn 

nhất ở đầu trục chính trong miền tốc độ quay của 

trục chính là 0,037 mm. 

 Trong quá trình làm việc máy xảy ra hiện tượng 

cộng hưởng theo phương X ở tần số thấp nhất là 

352,83 Hz tương đương tốc độ của động cơ trục 

chính là 21169,8 vòng/phút như hình 7a, theo 

phương Y ở tần số thấp nhất là 200,71 Hz tương 

đương tốc độ của động cơ trục chính là 12042,6 

vòng/phút như hình 7b, theo phương Z ở tần số 

thấp nhất là 200,71 Hz tương đương tốc độ của động 

cơ trục chính là 12042,6 vòng/phút như hình 7c. 

 

 

 

 
Hình 7. Phân tích harmonic kết cấu máy Phương X (a), phương 

Y (b) và phương Z (c) 

3.4 Phân tích tĩnh 

Các giá trị biến dạng của dầm ngang dưới trọng 

lượng của dầm và trọng lượng phần cụm chuyển 

động trên dầm đã được xác định. Kết quả là thấp và 

không ảnh hưởng đến độ chính xác của máy. Để 

kiểm tra giá trị biến dạng và ứng suất do lực cắt, 

công suất trục chính 1 kW và tốc độ trục chính 

12.000 vòng/phút. Ứng suất và biến dạng lớn nhất 

được xác định bằng cách phân tích tĩnh. Kết quả 

phân tích được đưa ra trong hình 8. 

 Hình 8 chỉ ra rằng biến dạng lớn nhất trên đầu 

trục chính với lực cực đại là 0,013 mm so với mục 

tiêu chính xác là 0,05 mm là chấp nhận được. 
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Hình 8. Kết quả phân tích tĩnh Biến dạng (a) và Ứng suất (b) 

4 KẾT LUẬN 

Bài báo trình bày việc thiết kế và phân tích máy 

CNC có kết cấu dạng giàn với tốc độ quay lớn nhất 

của trục chính đạt trong khoảng (6.000÷24.000) 

vòng/phút và tương ứng với tần số dao động riêng 

của kết cấu máy lớn hơn (100÷400) Hz. 

 Để điều chỉnh tần số dao động riêng của kết cấu 

máy thì cần thay đổi khối lượng M, kích thước tiết 

diện ngang của phần tử kết cấu, vật liệu của phần tử 

kết cấu và hình dạng của hệ kết cấu.  

 Với đối tượng nghiên cứu là máy phay gỗ CNC, 

phân tích dao động riêng được thực hiện cho kết 

cấu máy được thiết kế sơ bộ ban đầu và chỉ đạt 

được giá trị tần số dao động riêng ở mode đầu tiên 

là 119,76 Hz. Để tránh hiện tượng cộng hưởng thì 

số vòng quay cho phép lớn nhất của trục chính là 

7.185,7 vòng/phút. Để tốc độ lớn nhất của trục 

chính đạt 12.000 vòng/phút tương ứng tần số dao 

động riêng trên 200 Hz, phải thực hiện hiệu chỉnh 

kích thướcvà hình dáng của dầm ngang, trụ đứng 

của kết cấu máy để tăng độ cứng. 

 Sau khi hiệu chỉnh kết cấu thì tần số dao động 

riêng của kết cấu ở mode dao động đầu tiên là 

200,71 Hz. Với kết quả này, máy sẽ tránh được 

hiện tượng cộng hưởng dao động trong quá trình 

vận hành với tốc độ quay lớn nhất của động cơ trục 

chính đạt đến 12.000 vòng/phút. 

 Kết quả phân tích Harmonic cho thấy tổng chuyển 

vị của kết cấu chịu rung động khi máy đang vận 

hành trong miền giá trị [0-12.000] vòng/phút là 

0,037 mm. Kết quả chuyển vị này nằm trong giới 

hạn cho phép. Nghĩa là độ cứng và khả năng chống 

rung động của kết cấu máy phù hợp, cho phép máy 

gia công đạt được chất lượng bề mặt gia công tốt nhất.  
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Abstract—The quality of machining is 

dependent on the machine’s dynamic behavior 

throughout the operating process. Because of the 

loads or vibration during operation, the rigidity 

of the machine structure can be reduced. 

Therefore, the study of advances in the dynamic 

characteristics has great significance for the 

development of machine tools, especially for 

high-speed machines. This paper presents the 

design and analysis of a rigid gantry structure 

with a spindle speed in the range of (6.000 ÷ 

24.000)rpm, corresponding to the natural 

frequency of the machine structure more than 

(100 ÷ 400)Hz. Use CAE (computer-aided 

engineering) analysis software to analyze the 

natural frequency of machine structure. The 

research results show that the machine structure 

will have good stiffness, high vibration 

resistance and avoid resonance to achieve the 

best machining surface. In addition, it is the 

basis for selection of cutting mode suitable for 

the machining process in order to improve the 

reliability and efficiency of work of the machine 

structure and the accuracy of the processed 

products. 

 

Keywords—Structural analysis, Vibration analysis, 

Natural frequency. 
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