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Tóm tắt - Bộ truyền bánh răng là một trong những thành phần 

quan trọng trong hệ thống truyền động cơ khí. Tróc rỗ bề mặt răng 

được coi là một trong những nguyên nhân chính gây ra hư hỏng 

bánh răng. Bài báo này trình bày kết quả nghiên cứu thiết kế tối 

ưu cặp bánh răng trụ răng thẳng dựa trên độ bền tiếp xúc, mô hình 

bánh răng 3D thiết kế trong phần mềm CAD sẽ được đưa vào 

phần mềm CAE để tối ưu hóa kiểu dáng và hình dạng. Cụ thể hơn, 

có thể tiết kiệm được bao nhiêu vật liệu khỏi thân bánh răng mà 

không ảnh hưởng đến độ bền bánh răng. Do đó, mục đích của 

nghiên cứu này là giảm trọng lượng của bánh răng và chọn các 

thông số tối ưu của cặp bánh răng. 

 Abstract - Gear drive is one of the most important components in 

mechanical power transmission systems. The pitting resistance of 

gear teeth is considered to be one of the main causes of gear failure. 

This article presents the results of optimization design of the spur-

gear pairs by contact stress with the 3D gears model designed in 

CAD software, and then imported in CAE software for topology 

and shape optimization. To be more specific, the amount of material 

which can be removed from the gear body without compromising 

the gear meshing properties is considered and calculated. 

Consequently, the aim of this research is to reduce weight of the 

gears and choose the optimal parameters of gear pair. 

Từ khóa - Bánh răng trụ; Tối ưu hóa; Tối ưu hình dạng; Kiểu 

dáng; Ứng suất tiếp xúc; phần mềm CAD/CAE. 

 Key words - Spur Gear; Topology; Shape Optimization; Contact 

stress; CAD/CAE Software. 

 

1. Giới thiệu 

Thiết kế và phân tích kết cấu tối ưu ngày càng đóng vai 

trò quan trọng trong lĩnh vực cơ khí, với mục tiêu tiết kiệm 

chi phí, thời gian và nguồn lực mà vẫn đạt chỉ tiêu về chất 

lượng, giá thành… Sự phát triển của máy tính và các phần 

mềm CAD/CAE là một công cụ hỗ trợ to lớn và cấp thiết 

để giúp cho việc tính toán thiết kế tối ưu ngày càng hoàn 

thiện về lý thuyết và các ứng dụng. 

Các bài toán tối ưu bộ truyền bánh răng bao gồm [3-8]: 

Tối ưu các thông số hình học răng theo độ bền; Tối ưu kiểu 

dáng, hình dạng và kích thước thân bánh răng; Tối ưu cụm 

bánh răng, như hộp giảm tốc, hộp tốc độ với mục tiêu: Tổng 

khoảng cách trục nhỏ nhất, khối lượng hộp nhỏ nhất, độ 

bền đều ứng suất tiếp xúc và uốn, hiệu suất lớn nhất, sai số 

góc nhỏ nhất… Tối ưu hình dạng và kiểu dáng thân hộp… 

Bài báo này trình bày các nghiên cứu liên quan đến tối 

ưu kiểu dáng, hình dạng và kích thước thân bánh răng và 

tối ưu các thông số hình học răng theo độ bền tiếp xúc với 

các tiêu chuẩn khác nhau. Mô hình 3D của sản phẩm thiết 

kế được tạo theo công nghệ in 3D. 

2. Giải quyết vấn đề 

2.1. Thiết kế tối ưu sử dụng phần mềm CAD/CAE 

Quá trình thiết kế đã được cải tiến liên tục qua thời gian 

nhằm tạo ra sản phẩm thỏa mãn nhu cầu ngày càng cao của 

con người. Trước đây, qua quá trình sử dụng, sản phẩm sẽ 

xuất hiện các khuyết điểm và người sản xuất phải chỉnh sửa 

nó để đáp ứng nhu cầu người sử dụng. Những cải tiến này 

dần dần tạo ra sản phẩm tối ưu về kiểu dáng, hình dạng, 

chất lượng cũng như giá thành. Do đó, phải mất khoảng 

thời gian rất lâu, có thể vài năm hay thậm chí vài chục năm 
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để thu được kết quả tối ưu nhất cho sản phẩm. Toàn bộ thời 

gian phát triển thiết kế như trên có thể được giảm đáng kể 

khi sử dụng các công cụ CAD và CAE vào trong quá trình 

thiết kế. 

Hiện nay, quá trình thiết kế sản phẩm là một chu trình 

sử dụng công cụ CAD và CAE (Hình 1): Từ mô hình hóa 

trên các phần mềm CAD, đến tối ưu kiểu dáng, hình dạng 

và kích thước trên CAE. Đầu vào của thiết kế là nhiệm vụ 

thiết kế, tải trọng, điều kiện biên, phương pháp chế tạo, chỉ 

tiêu chi phí, không gian thiết kế, kiểu dáng thiết kế, những 

thiết kế có cùng chức năng và nhiều thông tin khác. Ở giai 

đoạn đầu, một ý tưởng mới được đưa ra dựa trên kiến thức 

và kinh nghiệm của người thiết kế. Tiếp theo là phần tính 

toán thiết kế tối ưu (kiểu dáng, hình dạng và kích thước) 

chi tiết dựa trên tiêu chuẩn hay tính bằng giải tích. Thiết kế 

sau đó được mô hình hóa lại bằng phần mềm CAD và tính 

toán kiểm nghiệm lại bằng phần mềm CAE [11]. 

 

Hình 1. Trình tự thiết kế tối ưu kiểu dáng [11] 

Hệ thống CAD xây dựng mô hình hình học dựa trên 

tham số, sau đó xuất qua phần mềm CAE. Trên phần mềm 

CAE sẽ chia lưới, đặt điều kiện biên, đặt tải trọng, thiết lập 

đặc tính vật liệu và những thông tin liên quan. 
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Phương pháp tối ưu kiểu dáng kết cấu ngày càng đóng 

vai trò quan trọng trong việc hình thành và phát triển sản 

phẩm. Cơ sở của quá trình tối ưu hóa kiểu dáng là tìm sự 

phân bố vật liệu trong một vùng cho trước, được gọi là 

không gian thiết kế, sao cho kết cấu có thể đáp ứng được 

các điều kiện yêu cầu về tải trọng, tần số rung động, … 

đồng thời thỏa mãn các ràng buộc về khối lượng, thể tích, 

khả năng chế tạo. Nhiều phương pháp tìm ra kết cấu tối ưu 

đã được phát triển như: Phương pháp đồng nhất, phương 

pháp mật độ, phương pháp tiến hóa… 

Trong tối ưu kiểu dáng bao gồm: Tối ưu kiểu dáng cấu 

trúc liên tục và tối ưu kiểu dáng cấu trúc rời rạc. Tối ưu 

kiểu dáng cấu trúc liên tục là tối ưu những cấu trúc khối tạo 

bởi những phần tử liên tiếp nhau, có thể ở dạng đặc hoặc 

rỗng. Tối ưu kiểu dáng cấu trúc rời rạc là những bài toán 

tối ưu cho những cấu trúc do phần tử rời rạc tạo thành như 

khung, giàn,… 

 

Hình 2. Tính toán tối ưu kiểu dáng kết cấu [11] 

Quá trình tối ưu kiểu dáng theo những bước chính như 

Hình 2 [11]: 

1. Tạo không gian hình dáng ban đầu cho chi tiết và 

thiết lập các thông số tải trọng điều kiện biên. 

2. Định nghĩa hàm mục tiêu, hàm ràng buộc và các tham 

số điều khiển. 

3. Tính toán dựa trên thuật toán để loại bỏ dần những vật 

liệu không cần thiết (theo chỉ tiêu loại bỏ của thuật toán). 

4. Xác định xem kết cấu đã thỏa mãn điều kiện ràng 

buộc và yêu cầu kỹ thuật hay chưa. 

5. Nếu chưa thì quay lại bước 3, còn thỏa mãn thì qua 

bước 6. 

6. Xem kết quả. 

Hiện nay, các phần mềm CAE thương mại như MSC 

Nastran, Ansys, Altair, Hyberworks [12] … tính toán dựa 

trên phương pháp mật độ, sử dụng mô hình vật liệu đẳng 

hướng và chỉ sử dụng một biến thiết kế là mật độ của vật 

liệu. Cấu trúc được rời rạc hóa thành các phần tử bằng 

phương pháp phần tử hữu hạn. Phương pháp mật độ tối ưu 

dựa trên tiêu chuẩn độ cứng kết cấu, theo đó độ cứng kết 

cấu tìm được sẽ đạt giá trị lớn nhất tương ứng với khối 

lượng vật liệu sử dụng. Và tối ưu kiểu dáng ứng dụng nhiều 

khi thiết kế sản phẩm trong công nghệ in 3D. 

2.2. Thiết kế bộ truyền bánh răng theo ISO 6336, AGMA 9001 

Hiện nay, trên thế giới có rất nhiều tiêu chuẩn tính toán 

thiết kế bánh răng như ISO 6336 (1996, 2006, 2019), 

AGMA 9001, Merrit, Legacy ANSI, Bach… Tuỳ vào mục 

đích sử dụng mà ta sẽ lựa chọn tiêu chuẩn phù hợp để thiết 

kế. Trong phạm vi bài báo này, ta sẽ chỉ nghiên cứu phương 

pháp thiết kế bánh răng dựa trên tiêu chuẩn ISO 6336 [1, 

9, 10] và so sánh với AGMA 9001 [2]. Trong phần này 

nghiên cứu cơ sở tính toán theo 2 tiêu chuẩn chủ yếu và so 

sánh cho trường hợp cụ thể. 

Theo ISO 6336 ứng suất tiếp xúc được tính trên công 

thức [1]: 
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Ứng suất uốn được tính trên công thức: 
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0 S

. .

t t

F C Fa Sa F

n n

F F
Y Y Y Y Y Y Y

b m b m
    − = =  
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3. Kết quả nghiên cứu và bình luận 

3.1. Phân tích và thiết kế bộ truyền bánh răng trụ trên 

các phần mềm CAD 

Bảng 1. So sánh kết quả tính toán bánh răng trụ thép 36Mn5 

thường hóa 

Tỷ số 

truyền 

ISO 

a z1 SH SF d1 V 

2 250 37 1,237 8,74 166,5 1741,84 

2,5 280 35 1,228 8,205 157,5 1558,62 

3,15 315 34 1,207 7,893 153 1470,83 

4 400 35 1,283 8,12 157,5 1558,62 

5 450 33 1,223 7,663 148,5 1385,58 

6,3 560 34 1,268 7,766 153 1470,83 

Tỷ số 

truyền 

AGMA 

a z1 SH SF d1 V 

2 200 30 1,273 7,872 135 1145,11 

2,5 224 28 1,253 7,461 126 997,52 

3,15 250 27 1,213 7,066 121,5 927,54 

4 315 28 1,288 7,512 126 997,52 

5 355 26 1,229 6,953 117 860,11 

6,3 450 27 1,28 7,279 121,5 927,54 

Để so sánh, ta tiến hành tính toán cho các giá trị cụ 

thể, tính toán với thông số đầu vào cho thiết bị máy nén 
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có các số liệu cụ thể sau: Công suất P (5,66kW), số vòng 

quay n (298 vg/ph), cấp chính xác 7, làm việc 8000giờ. 

Tính toán với dãy tỷ số truyền tiêu chuẩn u = 2,0; 2,5; 

3,15; 4,0; 5,0; 6,3. Sử dụng vật liệu có giới hạn mỏi tiếp 

xúc trung bình và cao: Thép 36Mn5 thường hóa (với 

σHlim= 520 MPa, σFlim= 372 MPa) và thép 36Mn5 tôi bề 

mặt (với σHlim= 1140 MPa, σFlim= 352 MPa). 

Khi nhiệt luyện giới hạn mỏi tiếp xúc tăng lên đáng kể, 

nhưng giới hạn mỏi uốn giảm. Các thông số tính toán còn lại 

được chọn theo dãy số theo tiêu chuẩn. Kết quả tính theo tiêu 

chuẩn ISO và AGMA trình bày trong bảng và các hình sau. 

Bảng 2. So sánh kết quả tính toán bánh răng trụ thép 36Mn5  

tôi bề mặt 

Tỷ số 

truyền 

ISO 

a z1 SH SF d1 V 

2 125 18 1,369 4,117 81 412,24 

2,5 140 18 1,339 3,877 81 412,24 

3,15 180 19 1,398 3,829 85,5 459,32 

4 224 20 1,501 3,781 90 508,94 

5 250 18 1,332 3,382 81 412,24 

6,3 315 19 1,422 3,446 85,5 459,32 

Tỷ số 

truyền 

AGMA 

a z1 SH SF d1 V 

2 100 15 1,255 2,473 67,5 286,28 

2,5 125 16 1,390 2,805 72 325,72 

3,15 140 15 1,282 2,486 67,5 286,28 

4 180 16 1,399 2,768 72 325,72 

5 200 15 1,298 2,944 67,5 286,28 

6,3 224 14 1,224 2,303 63 249,38 

So sánh kết quả tính toán: Các Hình 3, 4 kết quả theo 2 

tiêu chuẩn ISO 6336 và AGMA 2001, hình bên trên (a) sử 

dụng loại thép 36Mn5 thường hóa, còn hình bên dưới (b) 

sử dụng thép 36Mn5 tôi bề mặt. 

a) 

b) 

Hình 3. So sánh hệ số an toàn SH 

Kích thước tính theo ISO 6336 (khi sử dụng cả hai loại 

thép) cao hơn kích thước tính theo AGMA 2001 - 

D04:2005 một bậc theo dãy tiêu chuẩn. Tuy nhiên, trong 

trường hợp sử dụng thép 36Mn5 tôi bề mặt, hệ số an toàn 

độ bền tiếp xúc khi tính theo ISO 6336 cao hơn khoảng 

10% còn hệ số an toàn theo độ bền uốn khi tính theo ISO 

6336 cao hơn lên đến khoảng 40%, do đó tương tự khi tính 

ứng suất, tính theo AGMA 2001 - D04:2005 sẽ cao hơn 

ISO 6336 với tỉ lệ tương ứng. Hệ số an toàn theo độ bền 

uốn giảm đáng kể gần đạt giá trị giới hạn nhỏ nhất khi sử 

dụng thép được tôi bề mặt. 

a) 

b) 

Hình 4. So sánh thể tích V 

Hình dạng lắp ráp này có thể được chuyển hoặc chỉnh 

sửa qua lại trong bất kỳ phần mềm CAD/CAE như: 

CATIA, Inventor, Solidworks, ... với kích thước tương tự. 

Việc tối ưu kiểu dáng của bánh răng được thực hiện với 

phương pháp phần tử hữu hạn trên phần mềm ANSYS. 

3.2. Phân tích và tối ưu kiểu dáng bánh răng trên phần 

mềm Ansys Workbench 

Bánh răng bị dẫn sau khi được thiết kế trong phần mềm 

CAD, ta sẽ import vào phần mềm ANSYS để phân tích và 

tối ưu hóa kiểu dáng. Ta sẽ tiến hành cắt lỗ then và tạo đĩa 

trong môi trường SpaceClaim. 

 

Hình 5. Phân bố ứng suất sau khi gán tải trọng và  

điều kiện biên 

 

Hình 6. Loại bỏ 50% vật liệu với các phương pháp tải trọng 

khác nhau 

Dựa vào kết quả phân bố mật độ vật liệu tiêu chuẩn ở 
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mô hình bánh răng trên, ta sẽ đưa ra phương án mô hình 

bánh răng thích hợp gần giống với kết quả tối ưu hình dạng. 

Tuy nhiên, các bánh răng có hình dạng được đưa ra chỉ đảm 

bảo vấn đề tối ưu hình học, và có thể có những hình dạng 

không có tính công nghệ mặc dù thỏa mãn tối ưu hình học. 

Vì vậy, trong các hình dạng đưa ra thì dạng nào có thể gia 

công chế tạo được thì ta sẽ chọn để sử dụng. 

Kiểm tra bền: Ứng suất tiếp xúc cho phép HP  tính toán 

theo (2) thu được giá trị 391,3 MPa. Để đảm bảo điều kiện 

bền ta đặt lực tại nơi nguy hiểm nhất trên răng (ngay tại 

đỉnh răng) nếu thỏa bền thì lực tại các vị trí còn lại đều thỏa 

bền. Khi bánh răng làm việc thì mỗi lần ăn khớp chỉ có 1 

răng chịu lực. Lực tác động lên răng có giá trị bằng với giá 

trị lực trong lúc tối ưu. 

3.3. Tối ưu hình dạng bánh răng 

Trên thực tế, đối với các loại bánh răng có kích thước 

lớn (đường kính >400mm), người ta thường khoét 4-6 lỗ 

tròn. Bên cạnh đó, ngoài biên dạng lỗ tròn thông dụng, 

người ta còn cắt các dạng biên dạng khác như vành khăn, 

lỗ tròn lớn và nhỏ xen kẽ... Tuy nhiên, số lỗ khoét phải là 

số chẵn để tránh sự lệch tâm khi bánh răng làm việc. 

Dựa vào kết quả loại bỏ phần tử ở Mục 2.1 và kinh 

nghiệm trong thực tế, ta cắt mô hình tại phần đĩa với các 

biên dạng khác nhau và kiểm tra lại ứng suất lớn nhất. 

  

  

Hình 7. Kết quả ứng suẩt lớn nhất với các hình dạng khác nhau 

Để kiểm nghiệm lại độ bền răng, ta sử dụng tiêu chuẩn 

ISO 6336 [2]. Ứng suất tiếp xúc cho phép HP  được xác 

định theo công thức (2) thu được giá trị 608,8 N/mm2 

(MPa). Phần trăm thể tích được giảm so với mô hình ban 

đầu theo các hình dạng khác nhau trình bày trong Bảng 3. 

Bảng 3. Hình dạng các lỗ và tỉ lệ phần trăm giảm vật liệu 

Hình 

dạng 
Các lỗ 

Phần trăm thể tích được giảm so 

với mô hình ban đầu 

1 4 lỗ 70mm 
48394270 1

% 43.6%
11097613

0

V V
Vdecrease V

−
= = =  

2 
8 lỗ 60mm 

4 lỗ 30mm 
46,1% 

3 8 lỗ 50mm 43,7% 

4 4 rãnh 43,8% 

Trên đây đã đưa ra 4 kiểu hình dạng lỗ và các rãnh được 

tối ưu và kiểm tra lại theo độ bền tiếp xúc. Thể tích của 

bánh răng được giảm đáng kể tùy theo từng hình dạng. Đối 

với các bánh răng với kích thước cực lớn hoặc cực nhỏ (sử 

dụng trong đồng hồ) thì việc cắt giảm vật liệu là vô cùng 

cần thiết. Các biên dạng lỗ và các rãnh ngày càng đa dạng 

và được sử dụng phổ biến tùy thuộc vào phương pháp gia 

công. Phương pháp gia công ngày càng hiện đại cũng góp 

phần giúp việc tối ưu được thuận lợi và hiệu quả hơn. 

3.4. Nghiên cứu ảnh hưởng các nhân tố đến độ bền tiếp xúc 

Khả năng làm việc răng được xác định theo ứng suất 

tiếp xúc, do đó nghiên cứu các thông số ảnh hưởng độ bền 

tiếp xúc để chọn miền giá trị hợp lý có ý nghĩa cực kỳ quan 

trọng. Với bộ truyền bánh răng có nhiều nghiêu cứu ảnh 

hưởng các thông số hình học đến độ bền tiếp xúc [4, 6, 13, 

14]. Hiện nay, với các công cụ hiện đại là các phần mềm 

CAD/CAE có các mô đun tính toán chi tiết máy giúp ta 

nhanh chóng tìm ra các sự ảnh hưởng này. Trong phần này 

sẽ trình bày nghiên cứu ảnh hưởng 2 thông số độ bền tiếp 

xúc: Mô đun răng m và góc áp lực . 

Đầu tiên ta so sánh tính toán theo công thức giải tích 

theo ISO và tính theo FEA (phần mềm ANSYS). Khi mô 

phỏng trên ANSYS giá trị ứng suất tiếp xúc lớn nhất có giá 

trị bằng 371,84 MPa. Sau đó, tính tính theo công thức giải 

tích theo tiêu chuẩn ISO 6336 theo công thức (1). Kết quả 

so sánh trình bày dưới đây: 

Bảng 4. So sánh hai phương pháp tính ứng suất tiếp xúc 

Phương pháp 

tính 

Ứng suất  

tiếp xúc 
So sánh % khác nhau 

Giải tích theo 

công thức 1 
381,142 MPa 

383,142 371,84
% ERROR 2, 9%

383,142

−
=   

FEA trên 

ANSYS 
371,84 MPa 

Giá trị thu được khi tính bằng theo tiêu chuẩn ISO 6336 

và tính bằng FEA trên phần mềm ANSYS có sự chênh lệch 

không đáng kể. Ứng suất khi tính theo tiêu chuẩn ISO 

6363:1996 có giá trị lớn hơn đôi chút. Tuy nhiên, theo [14], 

sai số dưới 4% là có thể chấp nhận được, điều này cho thấy 

việc mô phỏng thực hiện trong ANSYS là tương thích với 

tiêu chuẩn ISO 6336. 

Ảnh hưởng của mô dun răng đến độ bền tiếp xúc: Để 

nghiên cứu ảnh hưởng của mô đun răng và góc áp lực đến 

ứng suất tiếp xúc của bánh răng, bộ truyền bánh răng sử 

dụng lại thông số ở bộ truyền bánh răng ở mục 2, với góc 

áp lực 17,5; 20; 22,5 và mô đun lần lượt được thay đổi 

là 4, 6, 8, 10. Kết quả trình bày Hình 8. 

 

Hình 8. Đồ thị giữa ứng suất tiếp xúc và mô đun với  

các góc áp lực khác nhau 
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Nhận xét: Khi tăng mô đun, số răng giảm tương ứng, 

ứng suất tiếp xúc tính toán giảm. Khi đó lượng thể tích phần 

cắt gọt của răng sẽ tăng lên. Khi tăng góc áp lực, ứng suất 

tiếp xúc cũng giảm theo. Khi góc áp lực lớn khắc phục hiện 

tượng cắt chân răng khi số răng nhỏ, tuy nhiên dễ xảy ra 

hiện tượng nhọn đầu răng. Khi góc áp lực nhỏ dễ xảy ra 

hiện tượng cắt chân răng. 

Nếu có thêm thời gian, có thể tìm hiểu thêm về các yếu 

tố ảnh hưởng đến độ bền tiếp xúc và độ bền uốn như: Góc 

nghiêng răng, số răng, bề rộng vành răng, đường kính vòng 

chia, ... để tạo cơ sở cho việc nghiên cứu thiết kế bánh răng. 

Mở rộng thêm nhiều hình dáng khác nhau của biên dạng 

phần đĩa. Bên cạnh đó, có thể tìm hiểu tối ưu ở vùng vành 

răng. Ngoài biên dạng thân khai, ta có thể nghiên cứu thêm 

các biên dạng khác. 

3.5. Tạo mẫu bằng công nghệ in 3D FDM 

Các mô hình sau khi đã thiết kế sẽ được in 3D trên máy 

in để kiểm tra (Hình 9), khi đó phần mềm sẽ nhận dữ liệu 

đầu vào dưới dạng file *.stl được xuất ra từ phần mềm 

Autodesk Inventor Professional. Dùng các phần mềm như 

Cura, Slic3r… để cài đặt các thông số của file 3D *.stl cho 

máy in 3D. Các phần mềm này sẽ cho phép xuất file *.stl 

ra file GCODE. 

 

Hình 9. Các sản phẩm sau khi được in 3D 

4. Kết luận 

Bài báo đã nghiên cứu về tính toán thiết kế và tối ưu bánh 

răng, với một số kết luận và hướng phát triển như sau: 

- Nghiên cứu các tiêu chuẩn trên thế giới về tính toán 

bánh răng, đặc biệt tính toán theo độ bền tiếp xúc, khi ứng 

dụng phần mềm Autodesk Inventor Professional 2019 để 

tính toán số liệu và so sánh kết quả tính toán. Khí tính theo 

ISO thì kích thước lớn hơn AGMA khoảng 20-30%, sự 

khác biệt này do các hệ số tính toán khác nhau giữa 2 tiêu 

chuẩn. Ngoài ra, có thể nghiên cứu thêm các bộ tiêu chuẩn 

khác và trong thực tế các bộ tiêu chuẩn này đều thiết kế 

bánh răng dựa trên độ bền tiếp xúc và độ bền uốn. 

- Ứng dụng ANSYS để thiết kế tối ưu kiểu dáng thân 

bánh răng. Sau khi tối ưu lại hình dạng, thân bánh răng tiết 

kiệm được khoảng 43,6-46,1% vật liệu. 

- Các bánh răng được tối ưu hóa hình dạng bằng cách 

cắt lỗ trên đĩa thông thường có đường kính lớn. Khi đường 

kính lớn (thường lớn hơn 500mm) có thể tạo rãnh hoặc lỗ 

như bằng phương pháp dập, sau đó gia công cắt gọt thêm 

các bề mặt làm việc và răng được gia công bằng các 

phương pháp bao hình hoặc chép hình. Một số trường hợp 

ta có thể sử dụng phôi đúc. 

- Sử dụng phần mềm thiết kế để đưa ra mô hình thiết kế 

sau khi tối ưu hình dáng. Kiểm tra bền lại bằng ANSYS. 

Thực hiện bản vẽ chi tiết để gia công. In mẫu 3D để quan 

sát. Ngoài ra, cần tiến hành nghiên cứu thực nghiệm để 

kiểm chứng kết quả lý thuyết và mô phỏng. 

- Nghiên cứu tính toán và mô phỏng ảnh hưởng các 

thông số hình học đến độ bền tiếp xúc bánh răng, khi tăng 

góc ăn khớp thì ứng suất tiếp xúc giảm. Khi tính theo tiêu 

chuẩn ISO và so sánh kết quả với phần mềm mô phỏng 

PTHH thì lệch nhau khoảng 2,9%. 

- Sử dụng tối ưu kiểu dáng kết cấu thiết kế các mô hình 

3D phức tạp dùng trong công nghệ in 3D. 
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