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LỜI NÓI ĐẦU 

 

Sách chuyên khảo Cơ sở tính toán máy và thiết bị khai thác - sơ chế gỗ được biên 

soạn dựa trên các kết quả nghiên cứu từ các công trình khoa học của nhóm tác giả, đồng 

thời kế thừa một cách có chọn lọc các kiến thức phù hợp từ các công trình khoa học, sách 

và các tài liệu khoa học khác đã được công bố. TS. Hoàng Sơn được phân công biên soạn 

mục 8.4, 8.6 và Chương 9. TS. Trần Văn Tưởng biên soạn các phần còn lại. 

Cuốn sách phục vụ đào tạo sau đại học và làm tài liệu chuyên khảo để tính toán trong 

thiết kế, chế tạo và sử dụng các loại máy và thiết bị trong các khâu sản xuất nông lâm 

nghiệp. Sách bao gồm những kiến thức chuyên sâu về cơ sở tính toán cho từng loại máy cụ 

thể hiện đang được sử dụng rộng rãi ở Việt Nam cũng như các nước trên thế giới như các 

nhóm máy và thiết bị trong chặt hạ gỗ, vận xuất gỗ, vận chuyển gỗ, bốc dỡ gỗ và các hệ 

thống trong dây chuyền xẻ gỗ, trong đó chủ yếu tập trung vào sự tương tác qua lại giữa 

máy và thiết bị với đối tượng làm việc của chúng, đồng thời tập trung vào xác định động 

lực học của máy và thiết bị cũng như đưa ra cơ sở để tính toán trong thiết kế, chế tạo, vận 

hành và sử dụng máy và thiết bị. Ngoài ra, cuốn sách còn bao gồm những kiến thức chung 

về cơ sở tính toán đối với máy và thiết bị khai thác - sơ chế gỗ.  

Nhân dịp này, nhóm tác giả xin chân thành cảm ơn những ý kiến đóng góp quý báu 

giúp hoàn thiện cuốn sách này từ các nhà khoa học và đồng nghiệp: PGS. TS. Dương Văn 

Tài, PGS. TS. Nguyễn Văn Quân, PGS. TS. Vũ Khắc Bảy, TS. Nguyễn Văn Tựu thuộc 

Trường Đại học Lâm nghiệp, PGS. TS. Nguyễn Ngọc Quế, TS. Bùi Việt Đức thuộc Học 

viện Nông nghiệp Việt Nam và nhiều nhà khoa học, đồng nghiệp khác. 

Trong quá trình biên soạn, mặc dù nhóm tác giả đã cố gắng nhưng chắc chắn sẽ 

không tránh khỏi những thiếu sót. Chúng tôi rất mong tiếp tục nhận được sự đóng góp ý 

kiến của các nhà khoa học, đồng nghiệp và bạn đọc để sách ngày một hoàn thiện hơn trong 

lần tái bản sau, đáp ứng tốt hơn nhu cầu học tập, giảng dạy và nghiên cứu khoa học. 

                                       Nhóm tác giả 
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Chương 1 

ĐỘNG LỰC HỌC TRONG TÍNH TOÁN MÁY VÀ THIẾT BỊ 
 

1.1. Các khái niệm cơ bản 

1.1.1. Cơ hệ tự do và cơ hệ chịu liên kết 

Cơ hệ tự do là tập hợp các chất điểm tự do mà di chuyển (vô cùng bé) của chúng từ 

vị trí đang xét theo bất kỳ phương nào cũng không bị cản trở. Cơ hệ chịu liên kết (cơ hệ 

không tự do) là tập hợp các chất điểm mà ngoài tương tác lực, vị trí và vận tốc của chúng 

còn bị ràng buộc bởi một số điều kiện hình học và động học cho trước, được gọi là những 

liên kết. Hầu hết các cơ hệ ứng dụng trong thực tế đều là những cơ hệ chịu liên kết. 

1.1.2. Di chuyển khả dĩ và số bậc tự do của cơ hệ 

*  Di chuyển khả dĩ (di chuyển có thể cho phép) 

Di chuyển khả dĩ là tập hợp các khả năng di chuyển vô cùng bé mà cơ hệ có khả 

năng thực hiện tại thời điểm khảo sát mà liên kết của cơ hệ cho phép (không phá vỡ liên 

kết của hệ. Di chuyển khả dĩ luôn gắn liền với một vị trí xác định nào đó của cơ hệ. Để 

không nhầm lẫn với di chuyển thật cần chú ý di chuyển khả dĩ ký hiệu r (δx, δy, δz) trong 

khi di chuyển thật ký hiệu rd (dx, dy, dz).  

Di chuyển khả dĩ chỉ có ý nghĩa về mặt hình học, không có quan hệ với các lực tác 

dụng lên cơ hệ nên khi cơ hệ thực hiện di chuyển khả dĩ, hệ lực tác dụng lên cơ hệ không 

thay đổi và thời gian t được xem như thông số. 

*  Số bậc tự do của cơ hệ 

Số bậc tự do của cơ hệ (ký hiệu là k) là số tối đa các di chuyển khả dĩ độc lập tuyến 

tính của cơ hệ. Số bậc tự do của cơ hệ được xác định thông qua việc phân tích khả năng 

chuyển động độc lập của cơ hệ. Trong hệ phẳng ta có thể cố định từng khớp để xét khả 

năng chuyển động của khớp còn lại. Trong các cơ cấu máy gồm các khâu là các vật rắn 

tuyệt đối thì số bậc tự do bằng số khâu dẫn. Sau khi đã xác định được số bậc tự do, để khảo 

sát động lực học của cơ hệ thì ta cần số thông số (tọa độ suy rộng) bằng số bậc tự do của 

hệ, đây cũng là số phương trình (ví dụ phương trình Lagrange II) cần thiết lập để tạo thành 

hệ phương trình vi phân. 

1.1.3. Tọa độ suy rộng cơ hệ 

Tọa độ suy rộng của cơ hệ (ký hiệu q1, q2,…, qn) là tập hợp các thông số đủ để xác 

định được vị trí của cơ hệ trong một hệ quy chiếu xác định.  

Tọa độ suy rộng có thể là tọa độ Descartes của các chất điểm thuộc cơ hệ (độ dài) 

hoặc có thể là góc quay (góc) của vật do đó có nhiều tập hợp các tọa độ suy rộng để xác 
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định vị trí của cơ hệ. Tuy nhiên, các tập hợp tọa độ suy rộng trên sẽ thuộc một trong hai 

loại tập hợp là tọa độ suy rộng gồm tọa độ suy rộng đủ và tọa độ suy rộng dư. Tọa độ suy 

rộng đủ là số tọa độ bằng với số bậc tự do của hệ và độc lập tuyến tính với nhau, không 

biểu diễn qua nhau được trong khi tọa độ suy rộng dư có số tọa độ nhiều hơn số bậc tự do 

của cơ hệ.  

Nếu xác định được các tọa độ suy rộng đủ q1, q2,…, qn. Các tọa độ suy rộng đủ này 

độc lập tuyến tính, ta có: 

  ⃗⃗  ⃗ =   ⃗⃗  ⃗(q1, q2,…, qn, t) 

xk = xk(q1, q2,…, qn, t) 

yk = yk(q1, q2,…, qn, t) 

yk = yk(q1, q2,…, qn, t) 

(1.1) 

Trong khảo sát động lực học của cơ hệ ta phải chọn được tọa độ suy rộng đủ và sử 

dụng chúng để lập phương trình vi phân chuyển động.  

1.1.4. Lực tác dụng lên cơ hệ 

Các lực tác dụng lên cơ hệ là các lực thay đổi theo thời gian và phụ thuộc không 

những vào vị trí và vận tốc của tất cả các chất điểm chịu tác dụng của lực mà còn phụ 

thuộc vào vị trí và vận tốc của tất cả các chất điểm của cơ hệ. 

  ⃗⃗⃗⃗  =   ⃗⃗⃗⃗  (t,   ⃗⃗⃗  ,   ⃗⃗  ⃗,…,   ⃗⃗⃗⃗ ,   ⃗⃗⃗⃗ ,   ⃗⃗⃗⃗ ,…,   ⃗⃗ ⃗⃗  ) (1.2) 

Trong đó:  

  ⃗⃗⃗⃗ : Lực tác dụng lên chất điểm Mk; 

N: Số chất điểm thuộc cơ hệ; 

  ⃗⃗  ⃗: Vector định vị của chất điểm Mk; 

  ⃗⃗⃗⃗ : Vector vận tốc của chất điểm Mk. 

Tùy thuộc vào phương pháp dùng để giải bài toán động lực học, các lực tác dụng lên 

cơ hệ có thể phân loại thành nội lực và ngoại lực hoặc lực liên kết và lực hoạt động. 

*  Nội lực và ngoại lực 

Nội lực    ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ là lực do các chất điểm thuộc cơ hệ tác động lên nhau. Đặc điểm của nội 

lực là chúng luôn xuất hiện theo từng cặp trực đối nhau do đó vector chính và moment 

chính luôn triệt tiêu nhau. 

Ngoại lực    ⃗⃗⃗⃗⃗⃗   là lực tác dụng vào cơ hệ từ bên ngoài do các vật thể từ bên ngoài tác 

dụng lên chất điểm Mk. 

* Lực liên kết và lực hoạt động 

Lực liên kết Rk là lực do liên kết tác dụng lên các chất điểm thuộc cơ hệ, các lực này 

có thể là phản lực của các giá đỡ, lực nối giữa hai khâu thuộc cơ hệ… 
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Lực hoạt động là loại lực không thuộc vào loại lực liên kết, ví dụ trọng lực của các 

chất điểm là lực hoạt động. Đặc điểm nổi bật của lực hoạt động là không phụ thuộc vào các 

liên kết đặt lên hệ trong khi lực liên kết không những tùy thuộc vào kết cấu của cơ hệ mà 

còn phụ thuộc vào các lực hoạt động tác dụng lên cơ hệ. 

1.1.5. Công khả dĩ và lực suy rộng 

Để tính lực suy rộng trước tiên ta cần phải tính công khả dĩ. Công của lực trong di 

chuyển khả dĩ được gọi là công khả dĩ của lực, ký hiệu là δA. Xét cơ hệ có các lực tác dụng 

1 2, ,..., NF F F  và cơ hệ di chuyển khả dĩ    ⃗⃗  ⃗, ta có công thức tính công khả dĩ của các lực là: 

1 1
. ( . . . )

N N

k k k kx k y k z kk k
A F r F x Fk y Fk z    

 
        (1.3) 

Giả sử hệ có n bậc tự do và có các tọa độ suy rộng đủ qi, i= 1,2,…,n. ta có: 

1

n k
k ii

i

x
x q

q





 


 ; 

1

n k
k ii

i

y
y q

q





 


 ; 

1

n k
k ii

i

z
z q

q





 


   (1.4) 

Thay các đại lượng (1.4) vào (1.3) và sắp xếp lại các số hạng ta có: 

1 1 1
[ ( )] .

n N nk k k
k kx ky kz i i ii i i

i i i

x y z
A F F F q Q q

q q q

  
 

    
          (1.5) 

Trong đó:  

1
( )

N k k k
i kx ky kzi

i i i

x y z
Q F F F

q q q

  

  
     (1.6) 

Biểu thức (1.6) được gọi là lực suy rộng của cơ hệ, đây là công thức tổng quát để tính 

lực suy rộng. 

Ngoài ra, ta có thể tính lực suy rộng qua hàm thế năng của các lực có thế như trọng 

lực và lực đàn hồi. Đây là các lực mà công của lực không phụ thuộc vào quỹ đạo chuyển 

động mà chỉ phụ thuộc vào điểm đầu và điểm cuối. 

Để tính lực suy rộng qua hàm thế năng trước tiên ta đi lập các hàm thế năng của cơ 

hệ, sau đó tính đạo hàm riêng của hàm thế năng theo các tọa độ suy rộng, ta tính được Qi 

theo công thức như sau: 

, 1, 2,...,i

i

Q i n
q






    (1.7) 

1.1.6. Liên kết lý tưởng 

Liên kết lý tưởng là liên kết mà tổng công của tất cả các phản lực liên kết trên mọi di 

chuyển khả dĩ của cơ hệ đều bằng không. 

( ) . 0k k kA R R r      (1.8) 
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Một số liên kết lý tưởng thường gặp gồm: 

1. Liên kết tựa trơn giữa hai vật rắn; 

2. Liên kết dây mềm không dãn có trọng lượng không đáng kể vắt qua ròng rọc nếu 

bỏ qua ma sát trục quay và sự trượt tương đối giữa ròng rọc và dây đai; 

3. Liên kết giữa các ổ khớp nối hai vật chuyển động nếu bỏ qua ma sát. 

1.1.7. Bậc tự do của vật rắn 

Khi mô tả chuyển động của một vật rắn trong nghiên cứu động lực học, ta phải xác 

định được chuyển động của vật rắn. Để xác định vị trí của vật rắn ta cần phải xác định vị trí 

của ba điểm bất kỳ không thẳng hàng của nó, nghĩa là cần và chỉ cần xác định vị trí của 

một tam giác bất kỳ gắn liền với vật rắn. Để xác định vị trí của một điểm trong không gian 

cần phải xác định ba tọa độ, do đó vị trí của ba điểm bất kỳ được xác định bởi chín tọa độ. 

Tuy nhiên, đối với vật rắn thì ba điểm đó chính là ba đỉnh của một tam giác xác định nên 

chín tọa độ đó không độc lập đối với nhau mà liên hệ với nhau bằng ba phương trình xác 

định độ dài không đổi của ba cạnh tam giác, do vậy ba điểm đó chỉ còn có sáu tọa độ là 

độc lập. Như vậy để xác định vị trí của vật rắn chỉ cần xác định 6 tọa độ hay 6 tham số độc 

lập. Số tham số độc lập cần biết để xác định vị trí của vật rắn gọi là số bậc tự do của chúng. 

Vật rắn tự do hoàn toàn có 6 bậc tự do. Trong trường hợp vật rắn không hoàn toàn tự 

do thì số bậc tự do của chúng nhỏ hơn 6. Khi một vật rắn có một điểm hoàn toàn cố định 

(khớp cầu) thì ba tọa độ của điểm đó là hoàn toàn xác định và vật rắn chỉ còn lại 3 bậc tự 

do. Khi vật rắn có hai điểm cố định hoàn toàn, nghĩa là nó chỉ có thể quay quanh trục đi qua 

hai điểm trên thì vật rắn chỉ còn lại một bậc tự do để xác định vị trí của vật quay quanh trục. 

Khi nghiên cứu chuyển động của vật rắn cần xác định vị trí của vật tại mọi thời điểm, 

khi đó ta cần xác định quy luật biến thiên theo thời gian của các tham số độc lập, hay nói 

cách khác số phương trình cần phải xác định bằng số bậc tự do của vật rắn. 

1.1.8. Các đặc trưng hình học khối của vật rắn 

a. Khối tâm của vật rắn 

Trong trường hợp tổng quát, khi gốc tọa độ O chọn bất kỳ, thì khối tâm (trọng tâm) 

của một vật là một điểm G mà vị trí của nó được xác định bởi phương trình: 

  ⃗⃗⃗⃗  ⃗ =    ⃗⃗  ⃗ = 
∑     ⃗⃗⃗   

∑    
 = 

∑     ⃗⃗⃗   

 
 (1.9) 

Trong đó:  

mi: Khối lượng của điểm i; 

  ⃗⃗ : Vị trí của chất điểm mi; 

M: Khối lượng của vật rắn. 
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Trong tọa độ Descartes và nếu chất điểm phân bố liên tục thì: 

xG = 
 

 
∫    

yG = 
 

 
∫    

zG = 
 

 
∫     

Trong trường hợp vật tác dụng của trọng lực thì khối tâm trùng với trọng tâm (là 

điểm đặt trọng lực của vật). Nếu vật rắn là đồng chất có trục hoặc mặt phẳng đối xứng thì 

khối tâm nằm trên trục hoặc mặt phẳng đối xứng. Dưới đây là khối tâm của một số hình 

đặc biệt: 

1. Khối tâm của một thanh đồng chất là điểm giữa của thanh; 

2. Khối tâm của các hình bình hành, hình chữ nhật, hình vuông, hình hộp chữ nhật, 

khối lập phương đồng chất là tâm của chúng; 

3. Khối tâm của tam giác đồng chất là giao điểm của các trung tuyến; 

4. Khối tâm của cung tròn đồng chất AB có bán kính R và góc tại tâm AOB = 2α 

được tính theo công thức: xG = R
    

 
. Nếu cung AB là nửa hình tròn ta có: xG = R

  

 
; 

5. Khối tâm của một quạt tròn đồng chất AOB tâm O có bán kính R và góc tâm  

AOB = 2α được tính theo công thức: xG = 
 

 
     . Nếu hình quạt tròn là nửa mặt tròn ta 

có: xG = 
 

 

 

 
. 

Nếu tấm phẳng đồng chất được ghép từ m phần tử, mỗi phần tử có diện tích Fi, 

moment tĩnh đối với các trục x và y tương ứng là Sxi, Syi và khối tâm tại Gi(xi, yi) thì khối 

tâm G có tọa độ: 

xc = ∑    
 
   /∑   

 
   ; yc = ∑    

 
   /∑   

 
    

b. Moment quán tính của vật rắn 

Moment quán tính của vật là đại lượng đặc trưng cho quán tính trong chuyển động 

quay của vật rắn quanh một trục cố định. Giả sử chia vật thành N phần tử, mỗi phần tử có 

khối lượng mk và cách trục z một khoảng ρi (hình 1.1), khi đó moment quán tính của vật 

đối với trục z là đại lượng vô hướng và được xác định theo công thức: 

Iz = ∑   
 
    = ∑   

 
     

  

Nếu khối lượng của vật phân bố liên tục thì ta có thể chia nhỏ vật tùy ý, khi đó mi sẽ 

thành dm, ta có: 

      
    

∑     
 

 

   

     ∫      (1.10) 



17 

 

Hình 1.1. Sơ đồ xác định moment quán tính của vật đối với trục z 

Moment quán tính của một số vật đồng chất thể hiện như hình 1.2: 

 

  

a b c 

 

  

d e f 

Hình 1.2. Mô hình tính moment quán tính của một số vật đồng chất phổ biến 

Thanh đồng chất có chiều dài l và khối lượng M (hình 1.2a). 

I∆G = 
    

  
; Ix = Iz = 

    

 
; Iy = 0 (1.11) 

Vánh tròn đồng chất có bán kính R và khối lượng M (hình 1.2b). 

Ix = M.R
2
; Iy = Iz = 

 

 
.M.R

2
 (1.12) 

Mặt tròn đồng chất, bán kính R và khối lượng M (hình 1.2c). 

Ix = 
 

 
.M.R

2
; Iy = Iz = 

 

 
.M.R

2
 (1.13) 
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Tấm chữ nhật đồng chất có các cạnh 2a và 2b, khối lượng M (hình 1.2d). 

Ix = 
 

  
.M.b

2
; Iy = 

 

  
.M.a

2
 (1.14) 

Trụ rỗng đồng chất khối lượng M, bán kính R và chiều cao h (hình 1.2e). 

Iz = M.R
2
; Ix = Iy = 

 

 
.M(R

2
 +
 

 
.h

2
) (1.15) 

Trụ đặc đồng chất khối lượng M, bán kính R và chiều cao h (hình 1.2f). 

Iz = 
 

 
.M.R

2
; Ix = Iy = 

 

 
.M(R

2
 +
 

 
.h

2
) (1.16) 

1.1.9. Các chuyển động của vật rắn 

1.1.9.1. Vật rắn chuyển động tịnh tiến 

a. Khái niệm  

Chuyển động tịnh tiến của vật rắn là chuyển động mà trong đó một đoạn thẳng xác 

định bởi hai điểm bất kỳ A và B của vật rắn luôn song song với chính nó. Hay nói cách 

khác, trong chuyển động tịnh tiến của vật rắn, quỹ đạo của mọi điểm là những đường cong 

như nhau, độ dịch chuyển, vận tốc và gia tốc của các điểm bất kỳ A và B luôn bằng nhau. 

Nhờ tính chất này khi khảo sát chuyển động tịnh tiến, ta chỉ cần khảo sát chuyển 

động của một điểm bất kỳ của vật rắn. Trong nhiều trường hợp, người ta thường chọn điểm 

đó là khối tâm của vật rắn. 

Cần lưu ý chuyển động tịnh tiến không nhất thiết phải là chuyển động thẳng mà có 

thể là chuyển động theo một quỹ đạo nào đó, ví du chuyển động của pêđan xe đạp, của cái 

đu quay cũng là chuyển động tịnh tiến mặc dù quỹ đạo của pêđan xe đạp là một đường 

xyclôit. 

b. Lực quán tính thu gọn của vật rắn chuyển động tịnh tiến 

Khảo sát một vật rắn có khối lượng m chuyển động tịnh tiến với gia tốc   . Xem vật 

rắn được tạo nên bởi i phần tử có khối lượng mi chuyển động giống nhau với gia tốc   ⃗⃗⃗   Ta 

có hệ lực quán tính gồm vô số các lực song song cùng chiều nhưng ngược chiều với chiều 

của gia tốc   ⃗⃗⃗   Áp dụng phương pháp thu gọn hệ lực để thu gọn hệ lực trên về khối tâm G 

của vật ta được một lực có cùng phương và ngược chiều với gia tốc   ⃗⃗⃗   gọi là lực quán tính 

   ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ và có trị số được xác định như sau: 

   ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ = m  ⃗⃗⃗   (1.17) 

*  Phương trình vi phân chuyển động tịnh tiến của vật rắn 

Giả sử vật rắn chịu tác dụng của các lực (   ⃗⃗ ⃗⃗      ⃗⃗⃗⃗  ⃗     ⃗⃗  ⃗), theo nguyên lý D’ Alembert, 

hợp lực của các lực trên đặt tại khối tâm G của vật rắn, có cùng phương nhưng khác chiều 

với lực quán tính. 

  ⃗⃗⃗⃗      ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ = 0 (1.18) 

Hay: ∑  ⃗⃗⃗⃗  - m  ⃗⃗⃗   = 0 hoặc ∑  ⃗⃗⃗⃗  = m  ⃗⃗⃗   
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1.1.9.2. Vật rắn chuyển động quay quanh một trục cố định 

a. Khái niệm  

Chuyển động của vật rắn có hai điểm luôn cố định được gọi là chuyển động quay 

quanh một trục cố định. Đường thẳng đi qua hai điểm đó được gọi là trục quay của vật rắn 

chuyển động. Khi đó bậc tự do của vật rắn bằng một, vị trí của vật rắn được xác định bởi 

một tọa độ duy nhất là góc quay θ. 

Khi một vật chuyển động quay quanh một trục, mỗi điểm thuộc vật sẽ chuyển động 

trên những đường tròn có tâm nằm trên trục quay với bán kính gọi là bán kính quay của 

điểm. Trong cùng một khoảng thời gian, mọi điểm của vật rắn đều quay được cùng một 

góc θ, vận tốc góc ω = 
dθ

dt
 và gia tốc góc   ̅= 

dω

dt
 như nhau. 

b. Lực quán tính thu gọn của vật rắn chuyển động quay quanh một trục 

Ta có hệ lực quán tính đối với trục O của vật rắn (tấm phẳng) gồm lực và ngẫu lực 

như sau: 

                                                                                          0
qt

 = - m  c 

 ̅0
qt

 = - I0  ̅ (1.19) 

Trong đó:   

m: Khối lượng của tấm phẳng; 

I0: Moment quán tính của tấm phẳng; 

 :̅ Gia tốc góc của tấm; 

ac: Gia tốc của khối tâm C. 

Nếu tấm quay đều quanh trục qua khối tâm (0 ≡ C, ε = 0, ac = 0) thì   0
qt

 = 0 và  

 ̅0
qt

 = 0. Trường hợp này gọi là trục quay cân bằng. 

 

Hình 1.3. Tấm phẳng quay quanh một trục cố định 
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Nếu tấm quay đều quanh trục không qua khối tâm thì  ̅0
qt

 = 0 và   0
qt

 = - m  c, lúc 

này hệ lực quán tính F0
qt

 = mω0
2
r trong đó r là bán kính khối tâm đến O.  

c. Phương trình vi phân chuyển động và phản lực trục quay 

Giả sử tấm phẳng chịu tác dụng của hệ lực phẳng (   ⃗⃗ ⃗⃗      ⃗⃗⃗⃗  ⃗     ⃗⃗  ⃗) là các lực hoạt động, 

lực liên kết là phản lực  ⃗ 0. Theo nguyên lý D’ Alembert có:  

(  1,   2,…,   n,  ⃗ 0,   1
qt

,   2
qt

,…,   n
qt

) = 0 (1.20) 

Điều kiện vector chính và moment chính đối với trục quay O triệt tiêu ta có: 

∑  k +  ⃗ 0 - m  c = 0 (Từ phương trình này có thể xác định  ⃗ 0); 

∑  ̅0(  k) – I0  ̅= 0 (Gọi là phương trình vi phân chuyển động của vật quay. Từ đây 

xác định được gia tốc góc  ,̅ phân tích ta xác định được vận tốc góc  ̅, từ đó tìm được gia 

tốc khối tâm C là   c). 

1.1.9.3. Vật rắn chuyển động song phẳng 

a. Khái miệm 

Chuyển động của vật rắn là chuyển động song phẳng nếu quỹ đạo của mọi điểm của 

vật rắn đều nằm trong những mặt phẳng song song với một mặt phẳng cố định P cho trước 

và gọi là mặt phẳng quy chiếu. 

Chuyển động song phẳng khá phổ biến trong thực tế. Ví dụ chuyển động tịnh tiến 

của ôtô trên đường, chuyển động quay của vật rắn, chuyển động lăn không trượt của  

một hình trụ trên một mặt phẳng với hai mặt đáy của hình trụ được coi là mặt phẳng  

quy chiếu… 

Khi một vật rắn chuyển động song phẳng thì mọi điểm của nó nằm trên đường thẳng 

MM’ vuông góc với mặt phẳng quy chiếu P thì đều chuyển động giống nhau. Vì vậy khi 

nghiên cứu chuyển động song phẳng ta chỉ cần nghiên cứu chuyển động của một tiết diện S 

bất kỳ của vật rắn song song với mặt phẳng P là đủ. Khi đó, bài toán khảo sát chuyển động 

song phẳng của vật rắn đưa về bài toán chuyển động của một tiết diện phẳng của nó trong 

mặt phẳng chứa tiết diện phẳng song song với mặt phẳng quy chiếu. 

b. Hệ lực quán tính rút gọn 

Xét trường hợp tấm phẳng, giả sử tại thời điểm khảo sát vật có gia tốc   c, vận tốc góc 

 ̅ và gia tốc góc  .̅ Thu gọn hệ lực quán tính về khối tâm C ta có lực và ngẫu lực như sau 

(hình 1.4): 

                          c
qt

 = - m  c 

 ̅c
qt

 = - Ic  ̅ (1.21) 

Trong đó:  

m: Khối lượng của tấm phẳng; 

Ic: Moment quán tính của tấm phẳng với khối tâm C. 
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c. Phương trình vi phân chuyển động song phẳng  

Giả sử tấm phẳng chịu tác dụng của hệ lực (   ⃗⃗ ⃗⃗      ⃗⃗⃗⃗  ⃗     ⃗⃗  ⃗). Theo nguyên lý  

D’ Alembert ta có:  

(  1,   2,…,   n,   1
qt

,   2
qt

,…,   n
qt

) = 0 (1.22) 

 

Hình 1.4. Tấm phẳng chuyển động song phẳng 

Điều kiện vector chính và moment chính đối với khối tâm C của hệ lực này triệt tiêu, 

ta có: 

      ∑  k - m  c = 0 hay ∑  k = m  c 

∑  ̅0( ⃗ k) – I0 ̅ = 0 hay ∑  ̅0( ⃗ k) = I0 ̅ (1.23) 

1.2. Nguyên lý D’ Alembert đối với cơ hệ 

Khảo sát cơ hệ gồm N chất điểm M1, M2,…, MN dưới tác dụng của hệ lực   ⃗⃗  ⃗, 

  ⃗⃗  ⃗     ⃗⃗ ⃗⃗   chuyển động với gia tốc   ⃗⃗⃗⃗ ,   ⃗⃗⃗⃗      ⃗⃗ ⃗⃗  . Xét chất điểm Mk có khối lượng mk 

chuyển động với gia tốc   ⃗⃗⃗⃗ . Chất điểm của cơ hệ di chuyển khả dĩ δ  ⃗⃗  ⃗. Theo định luật 2 

của Newton ta có: 

  ⃗⃗⃗⃗ 
qt

 = - mk.  ⃗⃗⃗⃗  (1.24) 

Theo nguyên lý D’ Alembert, tại mỗi thời điểm lực tác dụng lên các chất điểm và các 

lực quán tính của các chất điểm thuộc cơ hệ tạo thành một hệ lực cân bằng.  

    ⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗  ⃗,   ⃗⃗  ⃗     ⃗⃗ ⃗⃗  ,   ⃗⃗  ⃗
qt

,   ⃗⃗  ⃗
qt

,…,   ⃗⃗ ⃗⃗  
qt

) = 0  (1.25) 

Kết hợp (1.8), ta có: 

∑    ⃗⃗⃗⃗  
 
   mk.  ⃗⃗⃗⃗ ) δ  ⃗⃗  ⃗ = 0 (1.26) 

Phương trình (1.26) gọi là phương trình cơ bản của động lực học và dựa vào phương 

trình tổng quát này để xây dựng phương trình Lagrange loại II. 

Phương trình trên cũng có thể được viết dưới dạng tọa độ như sau: 

∑      
 
   mk.  ̈)δrk + (Fky - mk ̈k) δrk + (Fkz - mk ̈k) δrk = 0 (1.27) 

Phương trình (1.27) còn được gọi là phương trình Lagrange loại I. 
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1.3. Phương trình vi phân chuyển động Lagrange loại II 

1.3.1. Xây dựng phương trình vi phân chuyển động Lagrange loại II 

Từ phương trình (1.27) ta có: 

∑     ⃗⃗⃗⃗      
 
   ∑   ⃗⃗⃗⃗    

 
    = 0 (1.28) 

Xét vế phải của (1.28), kết hợp (1.3) và biến đổi ta có: 

           ∑   ⃗⃗⃗⃗    
 
    = ∑   ⃗⃗⃗⃗ ∑

   ⃗⃗ ⃗⃗  

   

 
      

 
    = ∑    ⃗⃗ ⃗⃗⃗⃗ ∑

   ⃗⃗ ⃗⃗  

   

 
       

 
    = ∑      

 
         (1.29) 

Xét vế trái (VT) của (1.28), kết hợp (1.3) và biến đổi ta có: 

VT =  ∑     ⃗⃗⃗⃗      
 
   ∑   

   ⃗⃗ ⃗⃗  
̇

  
∑

   ⃗⃗ ⃗⃗  

   

 
      

 
    

 = 
  

  
∑ ∑     ⃗⃗  ̇⃗

   ⃗⃗ ⃗⃗  

   

 
      

 
    -∑     ⃗⃗  ̇⃗

 

  

   ⃗⃗ ⃗⃗  

   
   

 
            (1.30) 

Ta có: T = 
 

 
∑      ⃗⃗  ̇⃗
 
    nên ∑     ⃗⃗  ̇⃗

   ⃗⃗ ⃗⃗  

   ⃗⃗  ̇⃗

 
    = 

  

  ̇ 
                   (1.31) 

Do đó vế trái của (1.28) được viết như sau: 

VT = 
 

  
∑

  

  ̇
   

 
    - ∑

  

   
   

 
    

Do đó phương trình cơ bản của động lực học được viết dưới dạng: 

 

  
∑

  

  ̇
   

 
   - ∑

  

   
   

 
   = ∑      

 
    

Hay: ∑ (
 

  

  

   ̇
 

  

   
    )       

                             (1.32) 

Vì các di chuyển khả dĩ độc lập nên để phương trình (1.32) bằng không khi và chỉ khi: 

 

  

  

   ̇
 

  

   
    , i = 1,2,…,n  (1.33) 

Phương trình (1.33) gọi là phương trình Lagrange loại II. 

Trong đó:  

T: Tổng động năng của cơ hệ; 

Qi: Lực suy rộng của các lực hoạt động. 

Động năng T được xác định bằng cách phân tích chuyển động của các vật trong cơ hệ 

(chuyển động tịnh tiến, quay hoặc song phẳng) và áp dụng công thức tính động năng cho 

từng vật theo tọa độ của các hàm suy rộng đủ, sau đó tính tổng động năng của hệ, hay  

ta có: 

T = T(q1, q2,…,qn,   ̇,   ̇     ̇  (1.34) 
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Khi cơ hệ bao gồm các lực có thế (như trọng lực hoặc các lực đàn hồi) và các lực 

hoạt động không thế có lực suy rộng tương ứng Qi
*
 thì ta có thể xác định Qi như sau: 

Qi = - 
  

   
 + Qi

*
 với i= 1,2,…,n 

Khi đó phương trình Lagrange loại II như sau: 

 

  

  

   ̇
 

  

   
  - 

  

   
 + Qi

*
 (1.35) 

1.3.2. Trình tự thiết lập phương trình Lagrange loại II 

Để thiết lập được hệ phương trình vi phân chuyển động Lagrange loại II, ta cần thực 

hiện các bước sau: 

 -  Xác định bậc tự do và chọn các tọa độ suy rộng; 

 - Tính động năng T của hệ, biểu diễn động năng theo các tọa độ và vận tốc suy rộng; 

 - Tính tổng công phân bố của lực chủ động và biểu diễn nó theo các tọa độ suy rộng, 

từ đó tính ra các lực suy rộng; 

 - Lần lượt tính các đạo hàm  
  

   
, 
  

   ̇
, và 

 

  

  

   ̇
 cho các tọa độ và vận tốc suy rộng. 

Thay các đạo hàm vừa tính và các lực suy rộng vào công thức (1.35). Ứng với các 

đạo hàm của mỗi tọa độ suy rộng ta được một phương trình trình vi phân chuyển động. Cơ 

hệ có bao nhiêu tọa độ suy rộng sẽ ứng với số phương trình tương ứng của hệ phương trình 

vi phân chuyển động. 

Ví dụ: Xây dựng phương trình rung động của cưa xăng. 

Trong mặt phẳng đối xứng của cưa ta dựng hệ trục toạ độ XOY ta có sơ đồ tính toán 

dao động của cưa xăng theo phương lực cắt OX và mô hình cơ học tương ứng trong quá 

trình cắt ngang cây gỗ được biểu diễn ở hình 1.5. 

 

Hình 1.5. Sơ đồ hoạt động, mô hình rung động của cưa xăng cắt ngang gỗ  
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Trong đó:  

m1: Khối lượng quy đổi của khung cưa và động cơ, [kg]; 

m2 : Khối lượng quy đổi của bản cưa và xích cưa phần chịu kéo, [kg]; 

C1: Độ cứng quy đổi giữa khung cưa với tay cầm, [N/m]; 

C2: Độ cứng quy đổi của bản cưa và phần xích cưa chịu kéo, [N/m]. 

Lực tương tác giữa xích cưa và gỗ đặt tại vị trí cắt có hai thành phần gồm lực cắt P 

và lực đẩy Q. Các lực này đều biến đổi có chu kỳ nhưng cường độ khác nhau, lực đẩy Q và 

tốc độ đẩy vH tương đối nhỏ nên chỉ xét dao động theo phương OX do lực cắt gây ra. Lực 

cản cắt thay đổi với chu kỳ T. Từ hình 1.5b thấy rằng hệ có hai bậc tự do, chọn các tọa độ 

suy rộng là x1 và x2, nếu bỏ qua sự cản của môi trường ta có: 

Động năng của hệ: 

  T = 
2 2

1 1 2 2

1 1
. .

2 2
m x m x  (1.36) 

Thế năng của hệ: 

 = 
2 2

1 1 2 2 1

1 1
. .( )

2 2
C x C x x    (1.37) 

Các lực suy rộng không có thế: 

1Q
= 0;   2Q

= F(t) 

Thay các biểu thức trên vào phương trình Lagrange loại II: 

;i

i i i

d T T
Q

dt x x x


   

    
   

  (i = 1, 2) 

Ta có hệ phương trình vi phân dao động của hệ là: 









)(.

0)(

221222

2212111

tFxCxCxm

xCxCCxm





 

(1.38) 

Nghiệm của hệ phương trình vi phân (1.38) gồm hai thành phần: 

i i ix x x    (i = 1, 2) 

Trong đó: ix là nghiệm tổng quát của phương trình vi phân thuần nhất tương ứng với 

dao động tự do của hệ. 

.sin( )i i i ix A t     (i = 1, 2) 
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Trong đó:   

;i iA  Xác định từ điều kiện đầu; 

I: Tần số dao động riêng của hệ; 

ix
: Nghiệm riêng (tương đương dao động cưỡng bức) của hệ.  

Do vế phải của phương trình không thuần nhất, F(t) là hàm lượng giác nên nghiệm 

của dao động cưỡng bức được tìm ở dạng: 

1

.cos( );i i ij

j

x B A j t






     (i = 1, 2) (1.39) 

Thay biểu thức nghiệm cưỡng bức ở dạng (1.39) vào hệ phương trình vi phân (1.38), 

so sánh các hệ số của sint và cost ta nhận được hệ phương trình đại số để xác định các 

hằng số Bi và Aij: 





















jjj

jj

aAjmCAC

ACAjmCC

aBCBC

BCBCC

2

22

2212

221

22

121

02212

22121

)..(.

0.).(

0.)(

 

(1.40) 

Giải hệ phương trình (1.40), tìm được: 
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(1.41) 

Nghiệm tổng quát của phương trình vi phân (1.38) là: 

x1 = 
1

.sin( ) .cos( )i i i i ij

j

A t B A j t 




    , (i = 1, 2) (1.42) 

1.4. Các bước nghiên cứu về động lực học của máy 

Để nghiên cứu động lực học của một loại máy và thiết bị trong khai thác - sơ chế gỗ 

ta cần thực hiện các bước sau: 

*  Bước 1. Xây dựng mô hình động lực học 

Để xây dựng được mô hình động lực học, trước tiên ta cần xây dựng sơ đồ tổng thể 

của máy với các thông số ban đầu đã biết (mô hình vật lý). Khi thiết kế máy và thiết bị 
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khai thác - sơ chế, từ tài liệu kỹ thuật hoặc từ máy cụ thể đầu tiên ta cần phải phác thảo 

được kết cấu tổng thể và các thông số kỹ thuật ban đầu đã biết của máy gồm các thông số 

hình học và các thông số động lực học.  

Đưa ra các giả thiết (các điều kiện biên) để xây dựng mô hình. Việc mô phỏng và 

xây dựng mô hình tính toán càng gần với mô hình thực thì mức độ tính toán càng chính 

xác, khi đó quá trình tính toán càng phức tạp. Tuy nhiên trong thực tế không phải bao giờ 

cũng có thể thiết lập được mô hình phản ánh đầy đủ, chính xác điều kiện làm việc của máy. 

Hơn nữa, trong nhiều trường hợp, độ chính xác không đòi hỏi quá khắt khe, do đó ta cần 

đưa ra các giả thiết để đơn giản hóa mô hình. Yêu cầu đối với mô hình được chọn một mặt 

phải đơn giản nhất có thể được, mặt khác phải có đủ độ chính xác yêu cầu, do đó các giả 

thiết đưa ra đến mức nào phụ thuộc nhiều vào yêu cầu bài toán đặt ra.  

Lựa chọn hệ tọa độ của mô hình và tính toán các phần tử quy kết. Trên cơ sở mô 

hình tính toán và các giả thiết được lập, chúng ta lựa chọn hệ tọa độ của mô hình và tính 

toán các phần tử quy kết bao gồm các khối lượng quy kết, các phần tử đàn hồi, các phần tử 

dập tắt dao động (giảm chấn), đồng thời xác định các tọa độ suy rộng. 

* Bước 2. Xây dựng mô hình động lực học và thiết lập phương trình vi phân chuyển 

động của máy 

Phương trình hoặc hệ phương trình chuyển động được lập là các phương trình hoặc 

hệ phương trình vi phân. Việc lập phương trình vi phân có thể sử dụng các phương pháp 

gồm phương pháp lực, phương pháp phần tử hữu hạn, phương pháp D’ Alembert, phương 

pháp sử dụng phương trình Lagrange loại II…  

-  Phương pháp lực thường được sử dụng để thiết lập phương trình dao động của các 

thanh có khối lượng tập trung thông qua sử dụng định luật Hooke và sử dụng quan hệ giữa 

lực và gia tốc.  

-  Phương pháp phần tử hữu hạn (Finite Element Method - FEM) là phương pháp gần 

đúng để giải một số lớp bài toán biên trong đó vật thể được chia thành những phần tử nhỏ 

có kích thước hữu hạn và liên kết với nhau tại một số hữu hạn các điểm trên biên (gọi là 

các điểm nút). Các đại lượng cần tìm ở nút sẽ là ẩn số của bài toán (gọi là các ẩn số nút). 

Tải trọng trên các phần tử cũng được đưa về các nút. Trong mỗi phần tử, đại lượng cần tìm 

xấp xỉ bằng những biểu thức đơn giản và có thể biểu diễn hoàn toàn qua các ẩn số nút. Dựa 

trên nguyên lý năng lượng, có thể thiết lập được các phương trình đại số diễn tả quan hệ 

giữa các ẩn số nút và tải trọng nút của một phần tử. Tập hợp các phần tử theo điều kiện liên 

tục sẽ nhận được hệ phương trình đại số đối với các ẩn số nút của toàn vật thể. 

-  Theo nguyên lý D’ Alembert, bài toán động lực học sẽ đưa về bài toán tĩnh học trên 

cơ sở đưa lực quán tính vào cơ hệ, khi đó phương trình chuyển động sẽ được thiết lập trên 

cơ sở lấy tổng đại số các ngoại lực, phản lực và lực quán tính tác dụng lên hệ khảo sát. Khi 

đó, các phần tử của hệ sẽ được tách độc lập và đặt ngoại lực cân bằng ở trạng thái tĩnh. Từ 
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đó xây dựng các phương trình cho từng phần tử để giải hệ các phương trình đơn giản. 

Phương pháp này được sử dụng chủ yếu để giải các bài toán động lực học và trực quan hóa 

mối quan hệ ảnh hưởng lên từng phần tử riêng biệt trong hệ, đặc biệt là các hệ đơn giản. 

Đối với máy và thiết bị khai thác - sơ chế thường sử dụng hai phương pháp là sử 

dụng phương trình Lagrange loại II (dùng cho hệ phức tạp) và phương pháp D’ Alembert 

(dùng cho hệ đơn giản có ít bậc tự do). 

Mô hình tính toán có thể là mô hình tuyến tính nếu phương trình mô tả chuyển động 

của nó là phương trình vi phân tuyến tính và là mô hình phi tuyến nếu phương trình chuyển 

động là phương trình vi phân phi tuyến. 

Các mô hình tính toán của các máy và thiết bị trong khai thác và sơ chế gỗ phần lớn 

là các mô hình nhiều bậc tự do và phi tuyến. Vì vậy, để đơn giản trong tính toán, chúng ta 

cần phải đưa ra một số giả thiết để xây dựng mô hình (điều kiện biên) trở thành hệ nhiều 

bậc tự do và tuyến tính. 

Thông thường đối với mỗi một loại máy, có một hoặc một số mô hình đã được 

nghiên cứu, vì vậy khi chọn mô hình mới, bên cạnh việc phân tích mô hình sẵn có, cần 

phải làm sáng tỏ một số vấn đề chủ yếu sau: 

 - Có thể sử dụng mô hình tuyến tính hay buộc phải dùng mô hình phi tuyến và những 

yếu tố nào dẫn tới hệ phi tuyến; 

 - Số bậc tự do cần bao nhiêu là đủ và có thể chấp nhận được; 

 - Có những chỉ dẫn nào tỏ ra đủ chính xác để xác định các thông số của hệ; 

 - Có thể kiểm tra được kết quả tính toán hay không. 

Việc xác định chính xác các thông số của hệ ảnh hưởng rất lớn đến sự sai khác giữa 

kết quả tính toán và kết quả thực tế của nghiên cứu động lực học máy. 

* Bước 3. Khảo sát mô hình động lực học 

Mục đích của khảo sát mô hình động lực học là khảo sát hệ phương trình vi phân đã 

lập. Tính toán và hiển thị dạng đồ thị sự ảnh hưởng lẫn nhau của các thông số cần khảo sát 

trong phương trình vi phân. Để thực hiện khảo sát, ta cần xác định các thông số đầu vào 

cho khảo sát, sau đó xây dựng chương trình mô phỏng trên các phần mềm chuyên dùng và 

tiến hành khảo sát. Kết quả khảo sát được phân tích và đánh giá. 

Khi lập mô hình cơ học của hệ dưới dạng càng nhiều các khối lượng quy đổi sẽ đồng 

nghĩa với việc nhận được một phương trình vi phân có số bậc càng cao, dẫn đến việc giải 

và mô phỏng phương trình vi phân sẽ trở lên khó khăn hơn rất nhiều. Ngày này, với sự trợ 

giúp của các phần mềm, các hệ chương trình đã trợ giúp đắc lực cho việc giải và mô phỏng 

phương trình vi phân có khá nhiều. Các ứng dụng được sử dụng phổ biến gồm Matlab & 

Simulink, Maple, Mathcad, Mathematica, v.v… 
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*  Bước 4. Nghiên cứu thực nghiệm  

Bằng nghiên cứu lý thuyết dựa trên các phương trình toán học cũng khó có thể xác 

định được đầy đủ, chính xác giá trị, sự biến thiên các thông số kỹ thuật cũng như quan hệ 

giữa chúng. Do đó, mục đích chính của nghiên cứu thực nghiệm là xác định một số thông 

số đầu vào cho giải mô hình động lực học lý thuyết, đánh giá mức độ tin cậy của mô hình 

lý thuyết. Ngoài ra, nghiên cứu thực nghiệm còn được sử dụng để lập hàm tương quan và 

xác định các giá trị tối ưu của các thông số nghiên cứu. 

Trong nghiên cứu thực nghiệm hiện nay thường sử dụng phương pháp đo các đại 

lượng không điện bằng điện. Đây là phương pháp biến đổi các đại lượng không điện của 

các thông số động lực học thành đại lượng điện trung gian. Tín hiệu điện này được đưa đến 

bộ phận khuếch đại, từ đó sẽ xác định ra các đại lượng cần đo.  

Ưu điểm của phương pháp này là độ nhạy của dụng cụ có thể được điều chỉnh trong 

phạm vi rộng của đại lượng đo (hay dải đo rộng), do đó cho phép đo những đại lượng rất 

bé và khuếch đại lên hàng nghìn lần. Ngoài ra, các tín hiệu điện thường có quán tính rất 

nhỏ và có dải tần số rộng, do đó cho phép đo được các đại lượng biến đổi nhanh. Phương 

pháp đo này có khả năng đo được từ xa và đo nhiều đại lượng cùng một lúc, kết quả đo 

được truyền với khoảng cách lớn. 

Sơ đồ nguyên lý của phương pháp đo các đại lượng không điện bằng điện với việc 

ứng dụng các thiết bị kỹ thuật số có sự trợ giúp của máy tính như sau (hình 1.6):  

 

Hình 1.6. Nguyên lý đo các đại lượng không điện bằng điện 

Cảm biến (CB) là các phần tử biến đổi các đại lượng không điện thành đại lượng 

điện làm nhiệm vụ chuyển đổi đo và được bố trí trực tiếp trên đối tượng cần đo. Bộ khuếch 

đại (K) có chức năng khuếch đại tín hiệu đo nhận được từ cảm biến lên hàng nghìn lần và 

chúng thường được chế tạo thành bộ phận độc lập. Bộ chuyển đổi (A/D) có nhiệm vụ 

chuyển đổi tín hiệu tương tự (Analog) nhận được từ bộ khuếch đại sang tín hiệu số 

(Digital) để có thể được lưu vào máy tính bằng định dạng ASCII. Máy tính (PC) được  

cài đặt các phần mềm đo lường và xử lý số liệu, có chức năng ghi lại và hiển thị các kết 

quả đo.  

Bộ khuếch đại K và bộ chuyển đổi A/D thường được tích hợp chung vào một thiết bị 

và được điều khiển bằng phần mềm riêng của chúng. Hiện nay có một số thiết bị và phần 

mềm phổ biến như thiết bị DMC Plus và phần mềm điều khiển DMC Laplus, thiết bị 

Spider8 và phần mềm Spider8 Control.  
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Chương 2 

LÝ THUYẾT CẮT GỖ 

 

2.1. Khái niệm chung 

Trong khai thác và sơ chế gỗ, để thực hiện quá trình cắt gỗ khi chặt hạ và cưa xẻ cần 

phải áp dụng các phương pháp gia công gỗ. Lý thuyết của việc gia công gỗ bằng cơ học 

gọi là lý thuyết cắt gỗ. Nhiệm vụ của lý thuyết cắt gỗ là xác định các lực phát sinh và công 

suất cắt khi cắt gỗ cũng như tìm ra nhưng thông số của công cụ cắt để thiết kế, chế tạo và 

sử dụng các công cụ cắt sao cho đạt năng suất cao nhất với công suất nhỏ nhất mà vẫn đảm 

bảo chất lượng cần thiết của sản phẩm gia công. 

Gỗ là một loại vật liệu có cấu tạo không đồng nhất và thay đổi theo các hướng khác 

nhau trên cùng một loại gỗ nên cơ lý tính cũng khác nhau theo các hướng gia công khác 

nhau. Ngoài ra, loại gỗ khác nhau thì cơ lý tính của chúng cũng khác nhau và cùng một 

loại gỗ nhưng khác nhau về độ ẩm, tuổi, vị trí trên thân cây, điều kiện sinh trưởng thì tính 

chất cơ lý của chúng cũng khác nhau.                                                                                                            

2.2. Quá trình cắt gỗ bằng lưỡi cắt đơn giản 

Quá trình cắt gỗ xảy ra rất phức tạp và chịu ảnh hưởng của nhiều yếu tố. Để nghiên 

cứu các dạng gia công gỗ khác nhau trước hết ta đi nghiên cứu quá trình cắt gỗ đơn giản 

làm cơ sở để nghiên cứu cắt phức tạp. 

2.2.1. Lưỡi cắt đơn giản 

Để thực hiện quá trình cắt đơn giản ta sử dụng lưỡi cắt đơn giản. Lưỡi cắt đơn giản 

được làm bằng thép có dạng hình nêm, gồm có các cạnh cắt, các mặt cắt và các góc cắt 

được thể hiện trên hình 2.1.  

 

Hình 2.1. Cấu tạo của lưỡi cắt đơn giản 

Trên hình ta có các phần tử của lưỡi cắt đơn giản gồm: (1234)- Mặt cắt trước; 

(1256)- Mặt cắt sau; (146), (235)- Các mặt cắt bên; 12- Cạnh cắt chính (giao tuyến giữa 

mặt cắt trước và mặt cắt sau); 14, 23- Các cạnh cắt bên; - Móc mài cạnh cắt chính (góc 

kẹp giữa mặt cắt sau và mặt cắt trước); - Góc sau cạnh cắt chính (góc kẹp giữa mặt cắt 

sau và mặt phẳng gia công); - Góc trước cạnh cắt chính (góc hợp bởi mặt cắt trước và mặt 



30 

phẳng trực giao với mặt phẳng gia công); - Góc cắt cạnh cắt chính. Các góc của cạnh cắt 

chính có mối quan hệ với nhau như sau: 

=+ (2.1) 

γ + β + α = 90
o
 (2.2) 

2.2.2. Quá trình cắt đơn giản 

Quá trình cắt gỗ được coi là cắt đơn giản khi quá trình đó đảm bảo được những điều 

kiện sau: 

-  Bề rộng của cạnh cắt luôn lớn hơn bề rộng của vật gia công; 

-  Quá trình cắt gỗ chỉ tập trung ở cạnh cắt chính của lưỡi cắt và thỏa mãn đồng thời 

các điều kiện sau đây: 

+ Các góc α, β, và γ của lưỡi cắt không đổi;  

+ Quỹ đạo chuyển động của bất cứ điểm nào trên lưỡi cắt cũng là một đường thẳng; 

+ Tốc độ cắt không đổi; 

+ Cạnh cắt chính của lưỡi cắt luôn luôn thẳng góc với chiều chuyển động của nó; 

+ Chiều dày phoi không đổi.  

2.3.3.1. Các dạng cắt đơn giản 

Căn cứ vào chiều chuyển động của lưỡi cắt và chiều của thớ gỗ trong quá trình cắt, 

cắt đơn giản được phân thành ba dạng gồm: 

-  Cắt ngang thớ: Mặt phẳng cắt (mặt phẳng gia công) và chiều chuyển động của cạnh 

cắt vuông góc với thớ gỗ (hình 2.2a); 

-  Cắt dọc thớ: Mặt phẳng cắt và chiều cắt song song với chiều của thớ gỗ (hình 2.2b); 

-  Cắt bên (bao gồm cắt tiếp tuyến và cắt xuyên tâm): Mặt phẳng cắt song song với thớ 

gỗ, chiều cắt vuông góc với thớ gỗ (hình 2.2c). 

 

Hình 2.2. Các dạng cắt đơn giản 
 

2.3.3.1. Tác dụng qua lại giữa lưỡi cắt và gỗ 

Trong thực tế không có lưỡi cắt sắc tuyệt đối, nghĩa là cạnh cắt không phải là một 

đường thẳng mà là một mặt cong có bán kính . Quá trình cắt gỗ có thể được thực hiện khi 
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cạnh cắt chuyển động vào phôi hoặc khi phôi chuyển động vào gỗ và quá trình cắt được 

thực hiện thông qua bốn giai đoạn. 

* Giai đoạn biến dạng của gỗ 

Khi đặt lưỡi cắt lên gỗ và tác dụng lực từ từ theo chiều cắt, mũi cắt tiếp xúc với lớp 

gỗ đầu tiên làm cho nó vừa bị nén vừa bị uốn đến khi đạt độ võng lớn nhất. Trong giai 

đoạn này, lúc đầu ứng suất của gỗ tập trung ở điểm xa nhất của bán kính  của cạnh cắt 

theo phương và chiều của vector vận tốc cắt. Lớp gỗ tại điểm tiếp xúc với điểm xa nhất của 

mũi cắt có biến dạng lớn nhất, các lớp gỗ xa điểm tiếp xúc với mũi cắt có biến dạng nhỏ 

hơn. Bán kính cong của lớp gỗ tiếp xúc với mũi cắt đúng bằng bán kính cong của mũi cắt 

, ứng suất nén tại điểm tiếp xúc giữa gỗ và mũi cắt có giá trị lớn nhất. 

* Gia đoạn dịch chuyển 

Khi bị nén các lớp gỗ biến dạng nên xuất hiện nội lực và gây ra ứng suất tác động trở 

lại mũi cắt theo chiều ngược với chiều dịch chuyển của lưỡi cắt. Lưỡi cắt càng tiến sâu  

vào gỗ thì biến dạng tại miền tiếp xúc càng lớn, nội lực và ứng suất kéo trong sợi gỗ cũng 

tăng theo. 

* Giai đoạn phá hủy  

Do ứng suất chịu kéo của các tế bào gỗ có giới hạn nên khi lưỡi cắt di chuyển đến một 

độ sâu nào đó thì ứng suất kéo của tế bào gỗ tại điểm tiếp xúc với mũi cắt lớn hơn ứng suất 

kéo phá hủy của sợi gỗ, lúc đó sợi gỗ bị đứt và quá trình cắt được thực hiện. Sau khi lớp gỗ 

đầu tiên bị phá hủy, mũi cắt tiến sâu vào phôi làm cho lớp tiếp theo có ứng suất nén và kéo 

tăng lên và cũng lại bị phá hủy. Tiếp tục, lưỡi cắt phá hủy các phần tử gỗ tạo thành mạch cắt. 

* Giai đoạn đàn hồi 

Sau khi bị cắt đứt, các sợi gỗ có xu hướng lấy lại hình dạng ban đầu, nó dãn nở và 

duỗi thẳng ra, tì vào mặt trước và mặt sau của lưỡi cắt, tạo ra áp lực và lực ma sát trên các 

mặt đó. 

Như vậy, nhiệm vụ chủ yếu của cạnh cắt là tập trung ứng suất của gỗ làm cho gỗ bị 

phá hủy trên mặt phẳng cắt. Khi lưỡi cắt càng sắc (tức  càng nhỏ) thì ứng suất tập trung 

càng cao và chất lượng mặt gia công càng tốt. Ngược lại, khi lưỡi cắt càng cùn thì  càng 

lớn dẫn đến ứng suất tập trung càng nhỏ, khi  tăng lên đến một trị số nhất định thì cạnh 

cắt lúc này không còn đủ khả năng để cắt đứt thớ gỗ mà nó chỉ dứt đứt thớ gỗ.  

Từ phân tích ở trên thấy rằng muốn cho mũi dao đi sâu vào gỗ để thực hiện quá trình 

cắt cần tác dụng vào dao một ngoại lực và từ gỗ xuất hiện một phản lực tác dụng vào  

dao cắt.  

Do cạnh cắt không phải là một đường thẳng mà là một mặt cong có bán kính  cho 

nên lực tác dụng lên lưỡi cắt là lực p phân bố như trên hình 2.3 mà hợp lực của chúng là 
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S.


 Lực S


 được phân thành hai thành phần: P


song song với mặt phẳng gia công và có 

chiều ngược lại với chiều của vector tốc độ cắt; Q


 vuông góc với mặt phẳng gia công. 

 

Hình 2.3. Sơ đồ lực tác dụng qua lại giữa lưỡi cắt và gỗ 

Thành phần P  là lực tiếp tuyến hay chính là lực cản cắt. Muốn thắng được lực cản 

cắt phải có một lực tương ứng với nó và tác dụng theo chiều cắt. Vậy lực cắt là một phản 

lực tác dụng tương hỗ giữa lưỡi cắt và gỗ có chiều trùng với chiều cắt. 

Thành phần Q  là lực pháp tuyến hay chính là lực đẩy. Q  có xu hướng đẩy lưỡi dao 

bật lên khỏi mặt cắt. Vì vậy, muốn lưỡi dao chuyển động tịnh tiến được cũng phải có một 

lực tác dụng ngược chiều với nó. Đôi khi lực S  tác dụng chúc xuống theo chiều S' , phản 

lực Q  cũng quay xuống theo chiều Q' , nó luôn kéo theo lưỡi cắt ăn sâu vào gỗ. Vì vậy, có 

thể gọi lực kéo hoặc lực đẩy ( 'Q  hoặc Q ) là phản lực tác dụng giữa gỗ và lưỡi cắt. Trong 

quá trình cắt nó trực giao với chiều cắt. 

2.3.3.1. Lực cắt và lực cản cắt  

Như trên đã phân tích, để đưa được lưỡi cắt vào gỗ và đẩy được phoi ra ta phải tác 

dụng vào lưỡi cắt một ngoại lực (lực cắt), lúc này từ gỗ sẽ xuất hiện một phản lực tác dụng 

ngược trở lại vào lưỡi cắt. Phản lực đó được gọi là lực cản cắt. Lực cản cắt lớn hay nhỏ 

phụ thuộc vào các nhóm yếu tố sau: 

- Nhóm các yếu tố thuộc về gỗ: loại gỗ; độ ẩm của gỗ; cơ lý tính của gỗ; 

- Nhóm các yếu tố thuộc về dao cắt: góc cắt ; góc mài ; góc sau α; độ tù  của lưỡi 

cắt; 

- Nhóm các yếu tố thuộc về công nghệ: dạng cắt; bề dày phoi; tốc độ cắt. 

Lực cản cắt là hợp lực của lực cắt gỗ (phá vỡ kết cấu của gỗ), lực ma sát giữa dao và 

gỗ, lực tách và đẩy phoi ra ngoài. 
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Để xác định lực cắt và công suất cắt, trước hết ta xét trường hợp cắt ngang thớ gỗ 

bằng lưỡi cắt đơn giản (hình 2.4) với các điều kiện giả định sau: lưỡi cắt sắc tuyệt đối ( = 0); 

không có ma sát giữa dao và gỗ; góc sau ( = 0) suy ra góc cắt  bằng góc mài ; phoi có 

bề rộng b và bề dày h không đổi; tốc độ cắt v không đổi; lực đẩy vào phoi P0 thẳng góc với 

mặt trước của lưỡi cắt.  

 

Hình 2.4. Lực cắt ngang thớ gỗ bằng lưỡi cắt đơn giản 

Phân lực P0 thành hai thành phần, thành phần nằm ngang P ép gỗ theo chiều thẳng 

góc với thớ gỗ; thành phần thẳng đứng P' đẩy phoi theo chiều dọc thớ gỗ. Gọi chiều sâu ăn 

gỗ của lưỡi cắt là x. Lực P0 tỷ lệ thuận với độ sâu ăn gỗ của lưỡi cắt (x = 0  l). Khi x = 0 

thì P0 = 0 (P = 0, P' = 0). Khi lưỡi cắt càng đi sâu vào gỗ (x>0) thì lực đẩy P0 càng lớn, 

dẫn đến lực P và P' càng lớn và đến một thời điểm gỗ bị phá vỡ, khi đó (x = l). 

Vì sức chịu cắt đứt thớ theo hướng vuông góc của gỗ là rất lớn, thường gấp ba lần 

lực trượt dọc thớ nên gỗ bị tách dọc trước khi xảy ra sự phá vỡ do nén. Sau khi phoi bị 

tách, lực (P0) giảm xuống bằng không rồi lại bắt đầu tăng lên theo độ ăn sâu vào gỗ của 

lưỡi dao cho đến khi tách được mảnh phoi thứ hai. Quá trình trên tiếp diễn cho đến khi cắt 

hết phôi gỗ theo yêu cầu của quá trình gia công.  

Như vậy, lực P' đạt trị số cực đại P'max ở ngay trước thời điểm phoi bị tách ra khỏi gỗ 

khi P0 đạt giá trị cực đại P0max. Trị số P'max phụ thuộc vào kích thước của phoi được tách ra 

và độ bền của gỗ: 

'

max BP b h  
  (2.3) 

Trong đó:  

'

maxP : Trị số cực đại của P’ [N]; 

B: Giới hạn bền của gỗ khi tách song song với thớ gỗ [N/m
2
]; 

b: Bề rộng của phoi [m]; 

h: Bề dày của phoi [m]. 
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Thành phần lực P có tác dụng cắt đứt các thớ gỗ và là lực cắt của lưỡi cắt. Lực cắt P 

cũng đạt trị số cực đại Pmax ở ngay trước thời điểm phoi bị tách ra khỏi phôi gỗ khi P0 đạt 

giá trị cực đại P0max. 

Từ hình 2.4a, ta có: Pmax = P'max.tg = B.b.h.tg          (2.4) 

Từ hình 2.4b, ta có: Ptb = max .
. .

2 2

BP tg
b h

 
                       (2.5) 

Đối với một loại gỗ nhất định và góc cắt =const thì biểu thức Bτ .tgβ

2
 là một trị số 

nhất định. Đặt B
1

τ .tgβ

2
K  và được gọi là hệ số cản cắt ngang thớ gỗ.  

Thay K1 vào (2.5), ta được: Ptb = K1.b.h           (2.6) 

Nhận xét: Lực cắt P tỷ lệ thuận với tiết diện ngang của phoi cắt. 

2.3.3.1. Công cắt và công suất cắt 

Công dùng để cắt một mảnh phoi có chiều dài l được xác định bằng diện tích tam 

giác OAB (Hình 2.4): 

max
1

2
tb

P l
A P l K b h l


      

  
(2.7) 

Nhận xét: Công dùng để cắt tỷ lệ thuận với thể tích gỗ biến thành phoi. 

Công suất cắt (công suất dùng để cắt) là công dùng trong một đơn vị thời gian được 

xác định bằng công thức: 

1K b h lA
N

t t

  
 

 
(2.8) 

Trong đó: t: Thời gian cần thiết để tách một mảnh phoi [s]. 

Ta biết rằng lưỡi cắt di chuyển với tốc độ V, do đó 
l

t
V

  

Thay t vào (2.8), ta được:  N = K1.b.h.V           (2.9) 

Nhận xét: Công suất cắt tỷ lệ thuận với thể tích gỗ biến thành phoi trong một đơn vị 

thời gian. 

Khi cắt dọc thớ và cắt bên (tiếp tuyến và xuyên tâm) bằng lưỡi cắt đơn giản thì các 

hiện tượng xảy ra cũng tương tự nhưng khác hệ số cản cắt và được xác định như sau:  
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Đối với cắt bên:  K2= 1

1 1
( )
5 7

K                                  (2.10) 

Đối với cắt dọc thớ:  K3= 1

1

2
K                                                        (2.11) 

Các giá trị của K được xác định thông qua các thí nghiệm ở điều kiện thực có xét đến 

ma sát và sự biến dạng của phoi và độ tù  của dao cắt với độ sâu ăn gỗ của dao là l, phoi 

có bề rộng b và chiều dày h. 

Công để cắt gỗ: A = K.Q           (2.12) 

Trong đó: 

A: Công để cắt gỗ [Nm]; 

K: Công cắt một đơn vị thể tích gỗ [Nm/m
3
]; 

Q: Thể tích gỗ cần cắt (gỗ biến thành phoi) [m
3
]. 

Công suất cắt gỗ: 
.A K Q

N
t t

            (2.13) 

Trong đó: 

N: Công suất cắt [W]; 

t: Thời gian cắt một đơn vị thể tích gỗ thành phoi [s]. 

Nếu gọi q là thể tích phoi cắt được trong một giây thì ta có:  

Q
q

t
  [m

3
/s] (2.14) 

Thay (2.14) vào (2.13), ta được:  

N = K.q (2.15) 

Mặt khác theo cơ học, ta lại có: 

N = P.V (2.16) 

Trong đó: V: Tốc độ cắt (tốc độ di chuyển của lưỡi cắt) [m/s]. 

Từ (2.15) và (2.16), suy ra: 

.K q
P

V


 
(2.17) 
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Ta lại có:   

Q b h l
q b h V

t t

 
    

   
(2.18) 

Từ (2.16), (2.17) và (2.18) suy ra: 

N = K.b.h.V (2.19) 

P = K.b.h (2.20) 

Các công thức trên đúng với tất cả các dạng cắt có tạo phoi chỉ khác nhau ở hệ số K 

thay đổi. Hệ số K ở trong công thức tính P được gọi là lực cản cắt riêng có thứ nguyên là 

[N/m
2
], là lực cần thiết để biến một tiết diện gỗ thành phoi. Trong các công thức tính N và 

A thì thứ nguyên của K là [Nm/m
3
] và K được gọi là công cắt riêng (công cần thiết để biến 

một đơn vị thể tích gỗ thành phoi). Tuy nhiên, trị số của K trong tất cả các công thức tính 

(P, A, N) là như nhau. 

K phụ thuộc vào chiều cắt đối với chiều thớ gỗ, loại gỗ, độ ẩm gỗ, góc cắt , góc sau 

, độ sắc của lưỡi cắt, chiều dày phoi và được xác định theo công thức sau: 

K = K0.a1.a2.a3.a4.a5 (2.21) 

Trong đó:  

K0: Lực cản cắt cơ bản riêng khi cắt gỗ thông có độ ẩm W = 1520 [%] (độ ẩm thăng 

bằng) bằng lưỡi cắt đơn giản với  = 45
o
, h = 10

-
3 [m], V = 5060 [m/s], K0 tra ở bảng 2.1; 

a1: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi loại gỗ, tra bảng 2.2; 

a2: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ ẩm gỗ, tra bảng 2.3; 

a3: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi góc cắt, tra bảng 2.4; 

a4: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ sắc của lưỡi cắt, tra bảng 2.5; 

a5: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi chiều dày phoi, tra bảng 2.6. 

Bảng 2.1. Bảng tra lực cản cắt cơ bản riêng K0 

TT Dạng cắt 
Lực cản cắt cơ bản riêng K0 

[N/m
2
] % (để so sánh) 

1 Cắt ngang thớ (18,6  24,5).10
6 

400  500 

2 Cắt dọc thớ 9,8.10
6 

200 

3 Cắt bên 4,9.10
6 

100 
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Bảng 2.2. Bảng tra hệ số điều chỉnh khi thay đổi loại gỗ a1 

TT Loại gỗ Hệ số điều chỉnh a1 STT Loại gỗ Hệ số điều chỉnh a1 

1 Bồ đề 0,80 5 Bạch dương 1,2  1,3 

2 Ôxina 0,85 6 Giẻ 1,3  1,5 

3 Thông 1,00 7 Sồi 1,5  1,6 

4 Trăn 1,00  1,05 8 Iaxiên 1,5  2,0 

Bảng 2.3. Bảng tra hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ ẩm của gỗ 2a  

TT 
Độ ẩm tuyệt đối của gỗ  

W0 [%] 

Hệ số diều chỉnh 2a  

Khi cắt đơn giản và bào Khi cưa 

1 W0 > 150% (gỗ xuôi bè) 0,85 1,15 

2 W0  = 100  150% (gỗ mới chặt hạ) 0,90 1,10 

3 W0 = 35  50% (gỗ phơi tự nhiên) 1,00 1,00 

4 W0 = 8  10% (gỗ sấy khô) 1,00 0,90 

Bảng 2.4. Bảng tra hệ số điều chỉnh khi thay đổi góc cắt 3a  

  Góc cắt 

Dạng cắt 
30

o 
45

o 
50

o 
55

o 
60

o 
65

o 
70

o 
75

o 
80

o 
85

o 
90

o 

Cắt ngang thớ 0,6 1,0 1,15 1,30 1,45 1,70 2,00 2,40 2,80 - - 

Cắt dọc thớ 0,7 1,0 1,10 1,20 1,30 1,50 1,70 2,00 2,40 2,80 - 

Cắt bên 0,9 1,0 1,03 1,06 1,09 1,12 1,15 1,18 1,12 1,26 1,30 

Bảng 2.5. Bảng tra hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ sắc của lưỡi cắt 4a  

TT Số giờ làm việc sau khi mài (h) Bán kính cạnh cắt  [m] Hệ số điều chỉnh 4a  

1 0 2  20 1  1,1 

2 1 21  35 1,2 

3 2 36  40 1,3 

4 3 41  45 1,4 

5 4 46  50 1,5 

6 5 51  55 1,6 

7 6 56  60 1,7 
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Bảng 2.6. Bảng tra hệ số điều chỉnh khi thay đổi chiều dày của phoi 5a  

TT 
Chiều dày phoi  

h [mm] 

Hệ số điều 

chỉnh 5a  
STT 

Chiều dày phoi 

h [mm] 

Hệ số điều 

chỉnh 5a  

1 1,0 1,0 6 0,20 1,7 

2 0,7 1,1 7 0,10 2,2 

3 0,5 1,2 8 0,05 2,9 

4 0,4 1,3 9 0,02 3,6 

5 0,3 1,4 10 0,01 4,2 

2.3. Quá trình cắt phức tạp - cưa gỗ 

2.3.1. Định nghĩa 

Quá trình cắt phức tạp (cưa gỗ) là quá trình phân chia gỗ thành hai phần bằng cách 

cho lưỡi cắt chuyển động qua lại trên một tiết diện nhất định (mạch cưa). Khi lưỡi cưa 

chuyển động trong mạch cưa thì cùng một lúc có nhiều lưỡi cắt tham gia vào quá trình cắt, 

cho nên cưa gỗ là một quá trình cắt phức tạp - cắt kín vì mạch cưa có không gian kín. 

2.3.2. Phân loại các dạng cưa gỗ 

Căn cứ vào chiều mạch cưa, chiều thớ gỗ và dạng răng cưa, cưa gỗ được chia ra 

thành các loại sau: 

-  Cưa ngang: Trong trường hợp này, mạch cưa thẳng góc với thớ gỗ (ta thường gặp khi 

cắt khúc, cắt ngắn, cắt ngọn, mạch cắt gáy khi chặt hạ,...), răng cưa sử dụng là răng cưa cắt 

ngang; 

-  Cưa dọc: Trong trường hợp này, mạch cưa song song với thớ gỗ (ta thường gặp khi 

xẻ dọc: Xẻ ván, xẻ hộp, xẻ lại, dọc rìa,...), răng cưa sử dụng là răng cưa xẻ dọc; 

-  Cưa chéo: Trong trường hợp này, mặt phẳng mạch cưa hợp với chiều thớ gỗ một góc 

0
o
<<90

o
 (ta thường gặp khi cắt cành, mạch cắt chéo khi mở miệng,...), răng cưa sử dụng 

là răng cưa vạn năng. 

Căn cứ vào hình dạng và cách chuyển động của lưỡi cưa trong quá trình làm việc, 

cưa gỗ được chia ra thành các loại sau: 

- Cưa thẳng: Trong trường hợp này, lưỡi cưa là một bản thép chuyển động khứ hồi 

(cưa sọc, cưa đơn, cưa thợ mộc...); 

- Cưa đĩa: Trong trường hợp này, lưỡi cưa là một đĩa thép quay tròn; 

- Cưa vòng: Trong trường hợp này, lưỡi cưa là một bản thép mỏng được hàn thành 

vòng kín, chuyển động của lưỡi cưa là chuyển động vòng liên tục; 
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- Cưa xích: Trong trường hợp này, lưỡi cưa là một dải xích cuốn tròn thành vòng kín, 

chuyển động của lưỡi cưa cũng là chuyển động vòng liên tục. 

2.3.3. Cấu tạo và các thông số kỹ thuật của răng cưa 

2.3.3.1. Răng cưa cắt ngang 

a. Răng cưa cắt ngang hai chiều 

Cấu tạo: Cấu tạo của răng cưa cắt ngang hai chiều có dạng răng là một tam giác cân 

và có cấu tạo như trên hình 2.5. 

  

Hình 2.5. Sơ đồ cấu tạo của răng cưa cắt ngang 2 chiều 

Trong đó: 

1 - 2: Cạnh cắt ngắn (giao tuyến của mặt phẳng 1254 và mặt phẳng 1263); 

1 - 3: Cạnh cắt bên (giao tuyến của mặt phẳng 134 và mặt phẳng 1263); 

1 - 4: Cạnh cắt bên (giao tuyến của mặt phẳng 134 và mặt phẳng 1254); 

n: Góc sau của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = 60
o  75

o
; 

n: Góc mài của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = 50
o60

o
; 

n: Góc cắt của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n=n + n hoặc n=90
o
+

2

n =115
o  120

o
; 

b: Góc sau của cạnh cắt bên, b = 0
o
; 

b: Góc mài của cạnh cắt bên: Gỗ mềm b = 45
o60

o
, gỗ cứng b = 70

o
; 

b: Góc trước của cạnh cắt bên; 

b: Góc cắt của cạnh cắt bên, b = b + b = b; 

t: Bước răng (khoảng cách giữa hai đỉnh răng); 

h: Chiều cao của răng cưa (khoảng cách từ chân răng đến đỉnh răng). 
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Nguyên lý làm việc 

Hình 2.6 mô tả nguyên lý hoạt động răng cưa cắt ngang hai chiều. Do cấu tạo của 

răng cưa đối xứng nên nó có thể cắt được hai chiều. Trong quá trình làm việc, cạnh cắt 

ngắn (1 - 2) làm nhiệm vụ cắt bên (ban đầu là cắt tiếp tuyến, khi vào giữa cây là cắt xuyên 

tâm) để tạo nên đáy mạch cưa có dạng hình tam giác. Vì (n > 90
o
)
 
nên khi cắt, mùn cưa bị 

nén xuống đáy mạch cưa (vừa cắt vừa nén các thớ gỗ) làm cho chất lượng mạch cưa tốt 

nhưng lực cắt lại tăng (cưa nặng); cạnh cắt bên (1 - 3) hoặc (1 - 4) làm nhiệm vụ cắt ngang 

thớ gỗ để tạo nên thành mạch cưa. 

 

 

Hình 2.6. Hình dạng mạch cưa tạo bởi răng cưa cắt ngang 

Góc sau khi (b = 0
o
) chính là nguyên nhân làm cho bản cưa cọ sát vào thành mạch 

cưa, gây nên hiện tượng kẹt cưa khi cưa. Để khắc phục hiện tượng này, người ta phải mở 

rộng mạch cưa bằng cách bẻ mũi của răng cưa sang hai phía hoặc bóp me (gọi chung là 

"mở cưa") với một lượng c nhất định (gọi là "độ mở cưa").  

Khi cưa gỗ cứng: c = 0,2  0,4 [mm]. 

Khi cưa gỗ mềm: c = 0,5  0,7 [mm]. 

Nếu gọi b là bề rộng mạch cưa và s là chiều dày bản cưa thì ta có:  

b = s+2c (2.22) 

b. Răng cưa cắt ngang một chiều 

Cấu tạo: Răng cưa cắt ngang một chiều có dạng hình tam giác thường, có cấu tạo 

như hình 2.7. 

 

Hình 2.7. Sơ đồ cấu tạo của răng cưa cắt ngang 1 chiều 
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Trong đó: 

1 - 2: Cạnh cắt ngắn (giao tuyến của mặt phẳng 1254 và 1263); 

1 - 3: Cạnh cắt bên chính; 

1 - 4: Cạnh cắt bên phụ; 

n: Góc sau của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = 50
o 
 60

o
; 

n: Góc mài của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = 40
0 
 45

o
; 

n: Góc cắt của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = n + n = 90
0 
 105

0
; 

b: Góc sau của cạnh cắt bên, b = 0
o
; 

bc: Góc mài của cạnh cắt bên chính; 

Đối với gỗ mềm: bc = 45
o 
 60

o
; 

Đối với gỗ cứng: bc = 70
o
; 

bp: Góc mài của cạnh cắt bên phụ; 

Đối với cưa máy: bc = bp; 

Đối với cưa thủ công: bc = 32
o 
 45

o
; bp = 45

o 
 52

o
; 

bc: Góc trước của cạnh cắt bên chính; 

bp: Góc trước của cạnh cắt bên phụ. 

Nguyên lý làm việc 

Nguyên lý làm việc của răng cắt ngang một chiều về cơ bản tương tự như răng cưa 

cắt ngang hai chiều, chỉ khác là do loại răng cưa này không đối xứng nên trong quá trình 

thực hiện việc cưa gỗ chỉ có bên chính thực hiện việc cắt gỗ. Một số loại cưa có sự chuyển 

động hai chiều tiến lùi thì chỉ có chiều cạnh cắt chính làm việc, chiều còn lại không tải. 

So sánh với loại răng cưa cắt ngang hai chiều thì răng cưa cắt ngang một chiều có ưu 

điểm là lực cắt nhỏ hơn một chút. Tuy nhiên mạch cưa lại không nhẵn. Sở dĩ như vậy là vì 

trong quá trình cưa gỗ, cạnh cắt ngắn (1-2) vừa cắt vừa dứt đứt các thớ gỗ, do đó mà mùn 

cưa không bị ép xuống đáy mạch cưa. Đây chính là nguyên nhân làm cho lực cắt giảm và 

mạch cưa không nhẵn. 

c. Răng xúc (răng nạo) 

Răng cưa cắt ngang ngoài việc cắt gỗ tạo lên thành mạch cưa nó còn có nhiệm vụ 

đẩy mùn cưa chạy theo mạch cưa. Mùn cưa được chứa ở khoảng giữa các răng cưa – 

khoảng giữa này gọi là "hầu cưa". Mặt trước của răng cưa đẩy mùn cưa đi, vì n > 90
o
 nên 

mùn cưa bị nén xuống đáy mạch cưa và vì n < 90
o
 nên mùn cưa cũng lại bị ép vào một 

bên thành mạch cưa làm tăng ma sát. Vì thế, khi cưa ngang nhất là khi mạch cưa rộng (như 

cưa xích) sẽ gặp khó khăn sau đây: Răng cưa bẻ sang hai bên khi cưa sẽ rạch ở đáy mạch 
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cưa hai rãnh có tiết diện hình tam giác. Nếu mạch cưa nhỏ thì đường gờ ở giữa sẽ bị các 

răng cưa ấy hớt đi và đáy mạch cưa vẫn phẳng. Nhưng nếu mạch cưa rộng thì đường gờ đó 

sẽ có dạng hình thang, các răng cưa bình thường không hớt nổi, do đó lực cắt tăng lên rất 

nhiều, thậm chí không thể cưa được nữa. Để hớt đường gờ đó và để đẩy mùn cưa đi, người 

ta làm thêm một số răng đặc biệt gọi là răng xúc. 

Răng xúc khác các răng cưa kể trên. Góc cắt của cạnh cắt ngắn của răng xúc n < 90
o
 

(thường từ 75
o
  80

o
). Làm như vậy dễ hớt đường gờ hình thang ở đáy mạch cưa và dễ đẩy 

mùn cưa đi vì mùn cưa sẽ không bị ép xuống đáy mạch cưa mà còn hơi được nâng lên khỏi 

đáy mạch cưa. Mùn cưa cũng không bị ép vào thành mạch cưa vì góc mài của cạnh cắt bên 

của răng xúc b = 90
o
. Không bẻ răng xúc sang hai bên. 

Răng xúc chỉ dùng để đẩy mùn cưa và hớt đường gờ ở đáy mạch cưa, chúng không 

cắt gỗ ở hai bên. Nếu ta để đỉnh của chúng nằm trên cùng một đường thẳng với đỉnh các 

răng cắt, chúng sẽ cản trở các răng cắt. Vì vậy răng xúc phải được làm thấp hơn răng cắt 

một chút. Khoảng chênh lệch đó gọi là độ hạ thấp răng xúc (t = 0,5  1 mm). Gỗ càng 

mềm và tốc độ ăn sâu của gỗ càng lớn thì độ hạ thấp răng xúc phải càng lớn. Lưỡi cưa  

có răng xúc (gọi là răng cưa phức tạp) dùng trong một số cưa xích và một số loại cưa  

thủ công.  

2.3.3.2. Răng cưa xẻ dọc 

Cấu tạo: Răng cưa xẻ dọc có cấu tạo như hình 2.4. 

 

Hình 2.8. Sơ đồ cấu tạo của răng cưa xẻ dọc 

Trong đó:  

1 - 2: Cạnh cắt ngắn; 

1 - 3, 2 - 4: Các cạnh cắt bên chính; 

n: Góc sau của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = 20
o 
 30

o
; 

n: Góc mài của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = 40
o 
 50

o
; 

n: Góc cắt của cạnh cắt ngắn 1 - 2, n = n + n = 60
o 
 80

o
. 

Nguyên lý làm việc 

Trong quá trình xẻ dọc, cạnh cắt ngắn (1 - 2) hoạt động nhiều nhất, nó cắt ngang thớ 

gỗ tạo nên đáy mạch cưa. Các cạnh cắt bên (1 - 3) và (1 - 4) cắt theo hướng tiếp tuyến tạo 

nên thành mạch cưa. Vì cạnh cắt ngắn (1 - 2) làm nhiệm vụ cắt trước nên góc cắt của nó  
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n < 90
o
, do đó chỉ cưa được một chiều. Để hầu cưa đủ chỗ chứa mùn cưa, thì góc mài n 

phải lấy bằng từ 20  30
o
. Để cho răng cưa vững thì góc mài n phải nằm trong khoảng từ 

40  50
o
. Để tăng thêm độ cứng vững của răng cưa xẻ dọc mà vẫn đảm bảo khả năng chứa 

mùn cưa của hầu cưa (đảm bảo bước răng t), người ta dùng các răng cưa lưng gãy. 

 

Hình 2.9. Hình dạng mạch cưa tạo bởi răng cưa xẻ dọc 

Trong lưỡi cưa xẻ dọc, cạnh cắt bên của răng cưa có góc mài b hợp bởi mặt phẳng 

(1234) và n = 90
o
. Góc sau của cạnh cắt bên b=0

o
, vì nó hợp bởi hai mặt phẳng song song 

với nhau là mặt phẳng lưỡi cưa và thành mạch cưa, do đó góc cắt bằng góc mài b = b. Để 

giảm ma sát giữa mặt bên của răng cưa và thành mạch cưa người ta tiến hành mở cưa hoặc 

bằng cách bẻ các răng cưa sang hai bên (hình 2.8a) hoặc bằng cách tán bẹt phần mũi của 

răng cưa gọi là bóp me (hình 2.8b) để cạnh cắt trước lớn hơn bề dày lưỡi cưa một khoảng c 

gọi là độ mở cưa. Do đó mạch cưa có bề rộng b = s + 2c, trong đó s là chiều dày lưỡi cưa. 

Đối với cưa dọc thì bản thân các răng cưa cũng làm nhiệm vụ của răng nạo đảm bảo 

việc đẩy mùn cưa ra ngoài. Khác với hình dạng đáy mạch cưa của cưa cắt ngang, đáy mạch 

cưa của cưa xẻ dọc có dạng là một đường thẳng (hình 2.9). Hầu cưa của răng cưa xẻ dọc 

cần phải được tính toán về hình dạng và thể tích của nó để đảm bảo chứa hết lượng mùn 

cưa tạo ra và sao cho mùn cưa không bị ép mạnh vào thành mạch cưa gây ra ma sát lớn. 

Hình dáng của hầu cưa phải đảm bảo để mùn cưa dễ thoát ra ngoài đồng thời phải đảm bảo 

độ bền vững cửa răng cưa. Khi cưa gỗ, thể tích của mùn cưa bao giờ cũng lớn hơn thể tích 

của gỗ biến thành phoi. Quan hệ giữa hai thể tích đó được thể hiện qua hệ số độ xốp , tức 

là tỷ số giữa thể tích của mùn cưa với thể tích gỗ biến thành mùn.  

2.3.4. Quan hệ động học khi cưa 

Để cắt được gỗ cần thiết phải có hai chuyển động là chuyển động cắt và chuyển động 

đẩy. Tốc độ của chúng ảnh hưởng đến chiều dày phoi. Sự phụ thuộc giữa chúng được  

gọi là quan hệ động học khi cưa. Để xác định được quan hệ này ta tiến hành xét sơ đồ  

hình 2.10. 

 

Hình 2.10. Sơ đồ xác định quan hệ động học khi cưa gỗ 



44 

Giả sử ta có v  là tốc độ cắt có phương trùng với phương của đường thẳng nối các 

đỉnh răng, u  lập với v  một góc . Sau thời gian làm việc t0 nào đó A chuyển động đến B 

đi được quãng đường t (bước răng), B chuyển động đến D. Quãng đường BD = c được gọi 

là độ dịch chuyển của một răng hay lượng ăn gỗ của một răng. 

Ta có: t0 = 
 

 
 và 0

t
t

v
                                               (2.23) 

Suy ra: 
 

 
  

 

 
  c = t. 

 

 
                                            (2.24) 

Chiều dày phoi chính là khoảng cách giữa hai quỹ đạo của hai răng cưa. Trên hình 

2.6, thì khoảng cách đó chính là MB = h. 

h = c.sin1 (2.25) 

Trong đó: 1 là góc hợp bởi quỹ đạo của đỉnh răng với phương của u  

Vì u nhỏ hơn v rất nhiều cho nên 1=, do đó: 

h = c.
sin

.sin
u

h C t
v





    (2.26) 

Quan hệ tốc độ đẩy và bước răng: 

sin

v h
u

t 




  
(2.27) 

Từ quan hệ động học quá trình cưa gỗ ta chưa thể kết luận ngay rằng khi t giảm thì 

tăng u ngay được, mà cần phải xem xét sự phụ thuộc của lượng ăn dao c với bước răng t 

sao cho lượng mùn cưa được tạo ra phù hợp với khả năng chứa mùn của hầu cưa và vận 

chuyển ra ngoài mạch cưa. Nếu ta gọi chiều dài đáy mạch cưa AK=l thì hình chiếu của l 

trên mặt phẳng vuông góc với u  được gọi là chiều cao mạch cưa. Ký hiệu chiều cao mạch 

cưa là h, ta có: 

h = l.sin (2.28) 

Gọi Q'0 là thể tích gỗ tạo thành phoi do một răng chuyển động trên quãng đường l,  

ta có: 

Q
'
0 = h.c.b  (2.29) 

Trong đó: b là chiều rộng mạch cưa, (b = 2c+s). 

Nếu gọi Q''0 là thể tích của mùn cưa (phoi gỗ trong quá trình chuyển động bị phân 

nhỏ thành mùn cưa) do một răng chuyển động trên quãng đường l tạo nên thì ta có: 

Q
''
0 = .h.c.b (2.30) 

Trong đó:  là hệ số độ xốp. 
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Thể tích hầu cưa:  

V = .hr.t.b (2.31) 

Trong đó:   

hr: Chiều cao răng cưa; 

t: Bước răng; 

 : Hệ số diện tích hầu cưa.  

 chính là tỷ số giữa diện tích thực của hầu cưa F và h.t. 

 = 
 

    
 (2.32) 

Hệ số  phụ thuộc vào dạng răng cưa: 

  + Đối với cưa sọc:   = 0,4  0,5;  

  + Đối với cưa đĩa xẻ dọc:   = 0,25  0,35;  

  + Đối với cưa đĩa cắt ngang:   = 0,5  0,6. 

Quan hệ giữa chiều cao răng cưa hr và bước răng t: 

hr = .t (2.33) 

Trong đó: 

: Hệ số tương quan giữa hr và t,  = 0,5  1,2. 

+ Đối với cưa sọc:   = 0,6  1,0;  

+ Đối với cưa đĩa xẻ dọc:   = 0,5  0,7; 

+ Đối với cưa đĩa cắt ngang:   = 0,7  1,2. 

Từ đây ta có: V = ..t
2
.b                      (2.34) 

Như vậy, muốn cho hầu cưa chứa đủ lượng mùn cưa được tạo ra, đồng thời vẫn đảm 

bảo điều kiện làm việc bình thường của cưa thì: 

V  Q
''
0  (2.35) 

Từ (2.30), (2.34) và (2.35), suy ra:  

..t
2
.b  .h.c.b  (2.36) 

Thay c=
u

t
v

 vào (2.36) và biến đổi ta được:   

u  
v

θ.ψ.t
σ.h

   (2.37) 
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Từ đó ta thấy để đảm bảo điều kiện làm việc bình thường của cưa, cưa không bị nứt 

hầu, mùn cưa không bị ép vào mặt trước răng cưa thì giá trị: 

umax = 
v

θ.ψ.t
σ.h

         (2.38) 

2.3.5. Lực tác dụng lên răng cắt 

2.3.5.1. Sơ đồ tổng quát lực tác dụng lên răng cắt 

Sơ đồ tổng quát lực tác dụng lên răng cắt được thể hiện trên hình 2.11. Khi được tác 

dụng lực theo chiều cắt thì răng cắt đi vào phá hủy thớ gỗ để tạo ra thành mạch cưa. Tại 

điểm B có lực tác dụng lớn nhất do điểm B nằm xa tâm O nhất nên gây ra sự biến dạng của 

gỗ lớn nhất tại vị trí đó. Để chống lại sự phá hủy trên thì từ gỗ sinh ra các phản lực tác 

dụng lên răng cắt. 

Lực p
’
1 và p

’
2 (theo phương OY) được xác định dựa vào biến dạng dọc theo phương 

trục Y tính theo tung độ của A và C (yA; yC). Gọi p1, p2 là các lực phân bố đều trên cung AB 

và cung BC, p0 là áp lực lớn nhất tại điểm xa nhất của mũi lưỡi cắt (điểm B). Khi đó, p1 và 

p2 trên cung AC tại A và C được tính như sau: 

p1 = p
’
1.cosγ (2.39) 

p2 = p
’
2.cosα (2.40) 

 

Hình 2.11. Sơ đồ tổng quát lực tác dụng lên lưỡi cắt trong quá trình 

2.3.5.2. Lực tác dụng lên mũi cạnh cắt 

Tại điểm B gỗ sẽ có biến dạng lớn nhất nên sinh ra ứng suất lớn nhất làm cho các sợi 

gỗ bị phá hủy tại đó. Tại điểm N và M có biến dạng nhỏ hơn nên ứng suất nhỏ hơn do vậy 

Y 

X O 
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lực phân bố lên cạnh cắt là không đều. Để thuận lợi cho quá trình tính toán chia lực tác 

dụng lên mũi cắt thành hai phần gồm lực phân bố đều p1 và p2 ở cung AB và BC và lực 

phần phân bố theo quy luật cosin(po - p1) và (po - p2) ở cung NI và IM. 

a. Xét trên cung AB 

* Thành phần lực phân bố đều 

Sơ đồ lực tác dụng lên mũi dao được trình bày trên hình 2.12. Các lực tác dụng lên 

mũi cắt gồm có lực N và lực ma sát Fms giữa lớp gỗ tiếp giáp với mũi cắt và bề mặt mũi 

cắt, các lực này phân bố khá phức tạp. Lực N của gỗ lên mũi lưỡi cắt được coi là phân bố 

đều trên cung tiếp xúc giữa gỗ và lưỡi cắt. Trong tính toán kỹ thuật giả thiết chúng phân bố 

đều với cường độ p trên cung tiếp xúc của góc ôm . Vì bán kính cong của mũi cắt  nhỏ 

nên p = n. Hợp lực N đi qua tâm O chia đôi cung BN. 

 

Hình 2.12.  ực tác dụng lên m i lưỡi cắt khi áp lực ph n bố đều 

Ta có:  dN1 =  b.d.n                                      (2.41)                                                                                                             

dF1 = f.dN1 = f.b .n.d        (2.42)                                                           

Pm1= 1 1

0 0

. .cos . .sindN dF

 

     = 
0 0

. . .cos . . . .sin .n nb d f b d

 

           

Pm1 = .b.n.sin+f.b..n(1 - cos)          

       Pm1 = b..n[sin+ f.(1- cos)]   (2.43) 

Trong đó: 

b: Bề rộng mạch cắt (hay chiều rộng của lưỡi cắt) [mm]; 

: Bán kính cong của mũi cắt (độ tù của mũi cắt) [k]; 

n: Ứng suất nén của gỗ [N/mm
2
]. 

* Thành phần lực phân bố theo quy luật cosin 


2β

π
)cosinp(pp 10 

 
(2.44) 

Y 

X 
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Xét một vi phân góc d, lực dN1 được tính như sau:   

dN1 = 
0. .cos .

2
p b d


  


  (2.45) 

Pm2 = 0

0 0

. .cos .cos . . . .cos .sin .
2 2

b p d f b p d

 
 

       
 

     (2.46) 

sin( ) sin( )
cos .cos .

2( ) 2( )

p q x p q
px qx dx

p q p q

 
 

 
 (2.47) 

Với p
2
  q

2
; q = 1; p = 

02




 

0

0

sin 1 sin 1
2 2

cos .cos .
2

2. 1 2. 1
2 2

d





 
 

 
  

  

 

   
    

    
   

    
   

 =
2

2 2

2. . .cos

4.

  

 
 (2.48) 

Tương tự, ta có: 

0 0

sin .sin .
2 22

cos sin . .cos 1
2 2 2

1 1
2 2

d




 

  
  

    

 

 
   

   
 = 

=  
2 2

2
. .sin 2

4


  

 



   

(2.49) 

Thay (2.48) và (2.49) vào phương trình (2.46) ta được: 

Pm2 =  0 1

2 2

2 .( ). .
. . .cos . sin 2

2

p p b
f

 
     

 


   

 (2.50) 

Hình chiếu hợp lực trên trục OY của áp lực phân bố theo quy luật cosin trên cung AB 

đó chính là lực đẩy Qm1: 














dppbfdppbQm .cos.
2

cos).(...sin.
2

cos).(.
0

10

0

101  

 

 )2sin(cos...
4

)..(..2
22

10

1 








 f

ppb
Qm

 

(2.51) 
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b. Xét trên cung BC 

  Thành phần lực phân bố đều 

Thành phần lực phân bố đều trên cung BC được tính tương tự như cung AB theo 

công thức sau: 









 ))

2
cos(1.()

2
sin(...2 





 fbP nm

 
(2.52) 

  Thành phần lực phân bố theo quy luật cosin 

Theo quy luật cosin: 0 2( )cos ( . )
2

p p p in



 

 


 

Tương tự như cung AB lực cắt được tính như sau: 















 



















2)

2
sin(()

2
cos()

2
(

)
2

(4

)
2

)((2

22

20

2 f

bpp

Pm

 

(2.53) 

Lực đẩy Qm2 được tính như sau: 


















dppbfdppbQm cos
2

cos)(..sin
2

cos).(. 20

2

0

1

2

0

02





 



 















 )
2

cos()(
2

()2()
2

sin(

)
2

(4

)
2

)(.(.2

22

20

2 




















f

ppb

Qm

  (2.54) 

Tổng lực tác dụng lên mũi lưỡi cắt là:  

 

































































2)
2

sin()
2

cos()
2

(

)
2

(4

)
2

)((.2

)2sin(cos
2

)(.2
))

2
cos(cos2())

2
sin((sin.

2

20

22

10

f

ppb

f
ppb

fbP nm

 

Từ công thức (2.55) ta có thể nhận thấy các lực tác dụng lên mũi cắt phụ thuộc vào 

tính chất cơ lý của gỗ (thông qua giá trị của n), độ tù  và các thông số góc của lưỡi cắt 

(góc mài , góc cắt , góc trước ). 

(2.55) 
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2.3.5.3. Lực tác dụng lên mặt trước cạnh cắt 

a. Phần áp lực phân bố theo quy luật tam giác  

Lực tác dụng lên mặt trước của cạnh cắt trong quá trình cắt nằm trong đoạn AB xuất 

hiện từ điểm có thớ gỗ bị đứt (điểm A) đến điểm cuối của phần phoi tiếp xúc với lưỡi cắt 

(điểm B) như trên hình 2.13. Lực trên đoạn này phân bố không đều. Cùng với lực này còn 

có lực ma sát giữa phần gỗ bị cắt với bề mặt trước của lưỡi cắt, lực ma sát cũng có cường 

độ không đều. Lực của phôi tác dụng lên mặt trước lưỡi cắt được phân bố theo hình tam 

giác hoặc theo đường cong. Trong trường hợp cắt kín có phoi, áp lực tác dụng lên mặt 

trước của lưỡi cắt bằng lực nén phoi nên tỷ lệ với biến dạng của lớp phoi và được phân bố 

theo hình tam giác. 

Trong quá trình cắt gỗ dạng cắt kín có phoi ta giả thiết áp lực của gỗ tác dụng lên mặt 

trước của lưỡi cắt phân bố theo hình tam giác. 

 

Hình 2.13. Sơ đồ tính toán lực tác dụng lên mặt trước của lưỡi cắt 

Hợp lực theo phương chuyển động và phương vuông góc chính là lực cản cắt Pt và 

lực đẩy Qt ở mặt trước cạnh cắt. Gọi tổng hợp lực ở mặt trước là Nt thì Pt và Qt được tính 

như sau: 

Qt = Nt.l.b(cos - fsin) 

Pt = Nt.l.b(sin + f cos ) 

(2.56) 

Trong đó:  

l: Chiều dài tiếp xúc giữa lưỡi cắt và gỗ; l = AB;  

b: Bề rộng lưỡi cắt; 

: Góc cắt bằng ( + ). 

Lực đẩy Qt bằng lực nén các phần tử phôi đã bị cắt theo hướng dọc thớ. Ký hiệu 

cường độ lực nén này là q, tại điểm B cường độ q =0 và tại điểm A ta có q =qmax. Lực đẩy 

Qt được xác định bằng cách xét một phần tử mặt trước dx tại vị trí cách điểm B một khoảng 

là x như trên hình 2.13. Phần tử này có biến dạng nén là ∆h = x.sinδ, lực đàn hồi của nó tác 

dụng lên mặt trước sẽ là: 
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dQ = C.∆h. (2.57) 

Trong đó: C là độ cứng của gỗ khi nén dọc thớ [N/mm] 

L

BdE

L

EF
C x 


cos

 
(2.58) 

Trong đó: 

E: Modul đàn hồi khi nén dọc thớ; 

L: Chiều dài phần gỗ bị nén.  

Từ (2.57) và (2.58) có:  

dxx2
L2

BE
dQx  sin

 
(2.59) 

Tích phân hai vế (2.59) với cận của x từ 0 đến l = ab ta có: 

2

1 sin 2
4

t

BE
Q l

L
    (2.60) 

Từ (2.58) và (2.60) ta có:  

2

1

sin cos
. sin 2

cos sin 4
t

f l
P BE

f L

 


 





 

Hay                 
2

1 . sin 2
1 4

t

tg f l
P BE

f tg L









 
                             (2.61) 

b. Phần áp lực phân bố theo hình bình hành 

Thành phần lực P và Q trong trường hợp này được tính theo các công thức:  

Pt = cB tg(tg + f) 

Qt = cB tg(1 - f tg) 
(2.62) 

Trong đó: c là ứng suất chèn dập. 

 

c. Tổng lực cắt và lực đẩy của gỗ tác dụng lên mặt trước lưỡi cắt  

Từ công thức (2.61) và (2.62) ta có tổng lực cắt và lực đẩy tác dụng lên lưỡi cắt là: 

+  
(2.63) 

 

+ cos 
(2.64) 

2

t
l2sin

L4

BE
Q   2sin.

L

.E.B 





 2sinBE

L4

l
.

tgf1

ftg
P

2

t  2sin.
L

.E.B 
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2.3.5.4. Lực tác dụng lên mặt sau của lưỡi cắt 

Ta giả thiết lực Ns tác dụng của gỗ lên mặt sau cạnh cắt phân bố là hình tam giác. Sơ 

đồ tính toán lực cắt được trình bày như trên hình 2.10. 

 

Hình 2.14. Sơ đồ tính toán lực tác dụng mặt sau lưỡi cắt 

Lực (Ns) sinh ra do tính đàn hồi của các thớ gỗ bị biến dạng nén. Lực này được tính 

toán tương tự như trên mặt trước, trong đó cường độ áp lực đàn hồi lớn nhất ở điểm C. 

yC = .cos  ; 
  

 
 cot

Cd
g


  (2.65) 

Đặt l1 = CD nên 1 .cot g  , trong đó 1 là khoảng cách từ mặt dưới đến phần gỗ 

chịu nén, ta có: 

.sinh x    

1

. cos .s

h
dQ BE dx


  

1

sin 2 .
2

S

EB
dQ x dx                             (2..66) 

   
1

10

sin 2 . .
2

S

EB
Q x dx                                              (2.67)   

                2 2

1

cos cot
4

S

EB
Q g                                         (2.68) 

Chiếu các lực lên trục OX ta được lực cắt:  

0iX   

P - NS.sin + f.NS.cos = 0 

P = NS.(- sin + f.cos ) 

Chiếu lên trục OY ta có:  

0iY   
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Q - NS.cos - f.NSsin = 0; Q = NS.(cos - f.sin) 

.(cos sin )

cos .sin

P f

Q f

 

 





 

( ).
1

tg tg
P tg Q

tg tg

 
 

 


  


                   (2.69) 

Trong đó:  

Đặt tg =f; 

 : Góc ma sát giữa tre và lưỡi cắt; 

f: Hệ số ma sát.   

2 2

1

.cos .cot . ( )
4

S

EB
P g tg       

2 2

1

cos cot
4

S

EB
Q g                              (2.70) 

Từ công thức (2.70) ta thấy rằng lực tác dụng lên mặt sau của cạnh cắt phụ thuộc vào 

modul đàn hồi E của gỗ, góc sau α và góc ma sát giữa gỗ và cạnh cắt ω. 

2.3.5.5. Lực tác dụng lên mặt bên cạnh cắt 

Khi làm việc, một phần diện tích mặt bên của cạnh cắt luôn tiếp xúc với thành bên 

mạch cưa do hiện tượng dãn nở của các sợi gỗ nên gây ra lực tác dụng lên mặt bên của lưỡi 

cắt và lực ma sát tại phần tiếp xúc đó. Sơ đồ lực tác dụng của thành mạch cưa lên mặt bên 

lưỡi cắt được trình bày trên hình 2.11. 

 

Hình 2.15. Sơ đồ tính lực tác dụng của thành bên lên cạnh cắt 

Lực ma sát Fmsb giữa mặt bên của cạnh cắt với thành mạch cưa tính theo công  

thức sau:  

                                   Fmsb = f.Nb                           (2.71) 
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Trong đó: Nb là tổng hợp lực của lớp gỗ ở thành mạch cưa lên mặt bên của cạnh cắt.                             

2

2sin

2

n b
b

C l B
N

 
 .b    (2.72) 

Trong đó: 

Cn: Hệ số đàn hồi nén ngang thớ [N/mm
3
]; 

lb: Chiều dài tiếp xúc giữa gỗ và cạnh cắt [mm]. 

Thay (2.72) vào (2.71) và chiếu các thành phần lực lên phương song song và phương 

vuông góc với phương chuyển động của cạnh cắt, ta được lực cản cắt và lực đẩy tính theo 

công thức như sau: 

   Pb = 
         

       

 
              (2.73) 

Qb = 0 

Ta thấy rằng lực tác dụng lên mặt bên cạnh cắt Pb phụ thuộc vào hệ số ma sát và hệ 

số đàn hồi nén dọc thớ. Hệ số ma sát và đàn hồi của gỗ phụ thuộc vào loại gỗ, độ ẩm của 

gỗ, tuổi gỗ và chiều thớ gỗ với chiều chuyển động của cạnh cắt. Ngoài ra Pb còn phụ thuộc 

vào diện tích tiếp xúc giữa mặt bên cạnh cắt với thành mạch cưa và góc mài β2. 

2.3.5.6. Tổng lực tác dụng lên răng cắt 

Từ những công thức tính toán lực ở các phần trên, sau khi biến đổi toán học ta được 

công thức tổng lực cắt P tác dụng lên răng cắt như sau: 

 

2

1

0 1

2 2

0 2

2

(sin(90 ) sin( )) (2 cos(90 ) cos( )) sin
2 2

2 ( )(90 ( )
cos(90 ( ) ( sin(90 ( ) 2 )

2

2 ( )( )
2 ( )cos( ) sin( ) 2

2 2 2
4( )

2

n ng bP h f fl

h p p
f

h p p
f

 
      

  
      

 


 

  
      


 

 
           

 

  
       



 
 

        
  

1

2
2 2

1 1 1

1

2

. sin 2 .cos .cot . ( )
1 ( ) 4 4

. .
.sin (90 )cos(90 )                                        

tg f l EB
hE g tg

f tg L

h E

L


     

 

  


   

  

  

   (2.74) 

Tổng lực đẩy Q tác dụng lên răng cắt được xác định theo công thức như sau: 

 

   

0 2

2 2

2 2 2 2

1

1

2 . ( )( )
2 sin( ) ( 2 ) ( )( cos( )

2 2 2
4( )

2

. 1
sin 2    cos cot cos cot

4 4 2

 2 . . cot    .  sin  cos   2   cos  sin  . .b 

     

d

cd t

b p p

Q f

h E EB
l g C b g f

L

f F l g b f h


 

  
      


 

      

       

 
 

        
  

      

       

 (2.75) 
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Quá trình cắt phức tạp gồm nhiều cạnh cắt đồng thời cùng tham gia vào quá trình cắt 

để tạo thành phoi cắt. Công thức tổng quát tính lực tác dụng lên lưỡi cắt P được thiết lập có 

sự xuất hiện của hầu hết các yếu tố tham gia vào quá trình cắt. Công thức bao hàm các hệ 

số ảnh hưởng của các yếu tố về răng cắt, các yếu tố về vật liệu gia công và các yếu tố về 

quá trình gia công. Các hệ số này khác nhau nên ảnh hưởng của các yếu tố cũng khác nhau. 

Quy luật ảnh hưởng của các yếu tố đến lực cắt được thể hiện ở công thức P. Kết quả tìm 

quy luật ảnh hưởng của các tham số đến lực cắt là căn cứ để tính toán các thông số tối ưu 

của răng cắt và công suất cắt. 

2.3.6. Lực và công suất cắt khi có nhiều răng cắt thực hiện quá trình cắt 

2.3.6.1. Lực cắt 

Trong thực tế gia công gỗ thì cùng một lúc có nhiều răng cắt tham gia vào quá trình 

cưa gỗ nên ta có: 

   Pn= n.P [N]               (2.76) 

Trong đó:  

Pn: Lực cắt của n răng tham gia váo quá trình cắt; 

n: Số răng cưa cùng lúc tham gia cắt; 

P : Lực cắt của một răng cưa. 

Ta có: 
l

n
t

  mà 
sin

H
l


  

    
sin

H
n

t 



             (2.77)  

Trong đó: 

t: Bước răng; 

H: Chiều cao mạch cưa; 

l: Chiều dài mạch cưa; 

θ: Góc hợp giữa phương vuông góc với mạch cưa và phương chuyển động của cưa. 

Ta có: P = K.b.h mà 
sinu

h t
v


  (chiều dày phoi cắt)  

Suy ra: P = K.b.t.
      

 
                        (2.78) 
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Từ đó ta có: Pn =K.b.H.
u

v
                                     (2.79) 

Trong đó: 

K: Lực cản cắt riêng [N/m
2
]; 

b: Chiều rộng mạch cưa [m];   

H: Chiều cao mạch cưa [m]; 

u: Tốc độ đẩy gỗ vào cưa (hoăc cưa vào gỗ) [m/s]; 

v: Tốc độ cắt [m/s]. 

2.3.5.2. Lực đẩy 

Lực đẩy là lực cần thiết để đẩy cưa vào gỗ. Khi nhiều răng cắt tham gia vào quá trình 

cắt thì lực đẩy được xác định theo công thức sau: 

   Qn = n.Q    (2.80) 

Trong đó: 

Qn: Lực đẩy khi n răng cắt tham gia cùng lúc; 

n: Số răng tham gia cắt tại thời điểm xác định; 

Q: Lực đẩy của một răng cắt. 

Lực đẩy Qn có thể được xác định bằng công thức thực nghiệm như sau: 

   Qn  = (0,71,0)Pn          (2.81) 

Trong đó: 

Pn: Tổng cực cắt của n răng cưa tham gia cắt; 

Lấy trị số 0,7 khi cưa sắc; lấy trị số 1,0 khi cưa cùn. 

2.3.6.3. Công suất cắt 

Công suất cắt khi nhiều răng cùng tham gia quá trình cắt được xác định theo  

công thức:    

Nn =Pn.v=K.b.H.u [W]   (2.82) 

Trong đó: K là công cắt riêng (hoặc lực cản cắt riêng) [Nm/m
2
]. 

Giá trị K khi cưa lớn hơn khi cắt bằng lưỡi cắt đơn giản vì khi cưa có nhiều răng cắt 

cùng một lúc tham gia vào quá trình cắt. Ngoài ra, một phần công còn dùng để đẩy mùn 

cưa và thắng lực ma sát giữa răng cưa cũng như mùn cưa với thành mạch cưa. Trị số K 

được tính theo công thức sau: 

   K=K0.a1.a2.a3                            (2.83) 

Trong đó: 

K0: Công cắt cơ bản riêng, tra bảng 2.7 và 2.8; 

a1: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi loại gỗ, tra bảng 2.2; 

a2: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ ẩm, tra bảng 2.3; 

a3: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ sắc, tra bảng 2.5. 
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Bảng 2.7. Trị số K0 [10
6
N/m

2
] khi cưa ngang gỗ thông (W=1520%) bằng lưỡi cưa đĩa 

C (mm) 

b (mm) 
0,4 0,3 0,2 0,1 0,05 0,02 

1,5 79 80 81 88 99 122 

2,5 60 63 66 73 86 102 

3,5 48 49 51 60 72 88 

5,0 31 32 34 44 54 73 

Qua bảng 2.7, ta thấy bề rộng mạch cưa càng tăng thì K0 càng giảm, lúc này phần lớn 

công cắt chi phí vào việc cắt đứt các thớ gỗ. Mặt khác, khi bề rộng mạch cưa càng lớn thì 

gờ tam giác cũng càng lớn, lúc này công cắt chi phí vào việc phá vỡ các gờ tam giác ở đáy 

mạch cưa.  

Bảng 2.8. Trị số K0 [10
6
Nm/m

3
] khi xẻ dọc gỗ thông (W=1520%) bằng cưa đĩa  

và cưa vòng 

C (mm) 

Loại cưa 
1,0 0,7 0,5 0,4 0,3 0,2 0,1 

Cưa đĩa 34 37 39 41 45 55 80 

Cưa vòng - 43 45 47 55 65 90 

Khi xẻ dọc thì K0 chỉ phụ thuộc vào độ dịch chuyển C của một răng cưa (C còn được 

gọi là lượng ăn gỗ của một răng cưa). Khi xẻ dọc gỗ thông khô bằng cưa đĩa, cưa vòng thì 

K0 được tra ở bảng 2.8. 
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Chương 3 

CƠ SỞ TÍNH TOÁN NĂNG SUẤT  

VÀ CHI PHÍ SẢN XUẤT CỦA MÁY VÀ THIẾT BỊ 

 

3.1. Phương pháp xác định năng suất của máy và thiết bị 

3.1.1. Khái niệm năng suất 

Để so sánh khả năng làm việc của máy trong một điều kiện nhất định cũng như xác 

định nhu cầu máy và thiết bị cho các hoạt động sản xuất thông thường người ta sử dụng chỉ 

tiêu năng suất. Năng suất của một máy và thiết bị nào đó là khối lượng công việc mà nó 

hoàn thành được trong một đơn vị thời gian. 

Công thức chung xác định năng suất cho một thiết bị như sau: 

N = 
 

 
      (3.1) 

Trong đó: 

M: Khối lượng công việc hoàn thành; 

T: Thời gian hoàn thành khối lượng công việc. 

Từ công thức trên thấy rằng để tăng năng suất của một máy hoặc thiết bị nào đó thì 

cần phải tăng khối lượng công việc hoàn thành M và giảm thời gian T để hoàn thành công 

việc bằng cách nâng cao tay nghề của người vận hành, tối ưu hóa các thông số của thiết bị 

cũng như lựa chọn đối tượng làm việc phù hợp. 

3.1.2. Phân loại năng suất 

Có nhiều cách phân loại năng suất tùy theo mục đích sử dụng và phương pháp xác 

định: 

Phân loại năng suất theo phương pháp xác định 

Năng suất lý thuyết: Là năng suất được tính toán bởi nhà sản xuất khi thiết kế chế 

tạo. Năng suất này được sử dụng làm cơ sở để chế tạo máy và cung cấp thông tin chung về 

năng suất của máy. 

Năng suất thực tế: Là năng suất xác định được thông qua khảo nghiệm thực tế sản 

xuất khi máy làm việc trong một điều kiện nhất định. Năng xuất này được xác định cho 

những điều kiện cụ thể về tình trạng máy, kỹ năng vận hành, điều kiện làm việc và đối 

tượng làm việc. Năng suất này dùng để đánh giá lựa chọn máy cũng như là căn cứ để xây 

dựng định mức phục vụ tính toán nhu cầu máy móc vật tư khi làm dự toán. 
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Phân loại theo đơn vị thời gian xác định năng suất 

-  Năng suất ca: Là năng suất xác định khối lượng sản phẩm hoàn thành của máy trong 

một ca làm việc. Năng suất này thường được sử dụng để xác định định mức làm việc của 

máy, từ đó xác định nhu cầu máy móc vật tư và nhân lực khi làm dự toán. 

-  Năng suất giờ: Là năng suất xác định khối lượng sản phẩm hoàn thành được của máy 

trong một giờ làm việc. Năng suất giờ thường là năng suất thuần túy tính cho thời gian 

máy làm việc hữu ích và đều là thời gian gián đoạn có thể tránh được. Do đó, năng suất giờ 

phản ánh chính xác hơn khả năng làm việc của máy nên thường được sử dụng để so sánh 

khả năng làm việc của các loại máy khác nhau từ đó lựa chọn loại máy phù hợp. Ngoài ra, 

năng suất giờ còn dùng để đánh giá khả năng làm việc của một máy ở những điều kiện 

khác nhau, từ đó phân tích và đưa ra các giải pháp để cải thiện năng suất. 

3.1.3. Các bước xác định năng suất thực tế của máy 

Để xác định năng suất thực tế của máy ta cần xác định khối lượng công việc hoàn 

thành M và thời gian T hoàn thành khối lượng công việc thông qua thực nghiệm đo đếm 

thực tế ngoài hiện trường.  

3.1.3.1. Xác định chu kỳ làm việc của máy và thiết bị 

Thông thường trong quá trình làm việc, các máy làm việc theo chu kỳ, nghĩa là sau 

mỗi khoảng thời gian nhất định thì máy sẽ hoàn thành một khối lượng công việc nào đó 

(như cưa xăng chặt hạ gỗ, thiết bị bốc dỡ gỗ, vận xuất và vận chuyển gỗ, thiết bị xẻ…). 

Chu kỳ này lặp đi lặp lại để hoàn thành một khối lượng sản phẩm trong một giờ hoặc  

một ca.  

Để xác định năng suất đối với máy làm việc theo chu kỳ, ta cần xác định khối lượng 

hoàn thành M và thời gian tiêu tốn T để hoàn thành khối lượng công việc M cho từng chu 

kỳ trên, năng suất giờ và năng suất ca sẽ được tính toán dựa vào số liệu đo đếm được của 

M và T cho từng chu kỳ. Như vậy, trước tiên ta cần phải xác định chu kỳ làm việc cụ thể 

của máy và thiết bị. Một chu kỳ của máy thường bao gồm các bước công việc hoặc các 

thao tác cần thiết (thường gọi là nguyên công) để hoàn thành một sản phẩm hoặc một khối 

lượng sản phẩm. 

Đối với một số thiết bị hoạt động theo nguyên lý hoàn thành sản phẩm một cách liên 

tục (như các băng tải trong vận chuyển dăm, thiết bị hút mùn cưa…) thì khối lượng M và 

thời gian T được đo đếm xác định từ lúc thiết bị hoạt động đến khi thiết bị dừng hoạt động. 

3.1.3.2. Xác định các nguyên công trong chu kỳ làm việc 

Trong một chu kỳ làm việc để hoàn thành một đơn vị hoặc một khối lượng sản phẩm 

thì các máy hoặc thiết bị cần phải thực hiện một hoặc nhiều nguyên công. Các nguyên 

công này được thực hiện một cách nối tiếp và liên tục, do đó đối với mỗi cần phải xác định 

thời điểm bắt đầu và kết thúc của các nguyên công. Do nguyên công có tính nối tiếp và liên 
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tục nên thời điểm kết thúc của nguyên công trước sẽ là thời điểm bắt đầu cho nguyên công 

sau. Tổng thời gian của các nguyên công phải bằng thời gian thực hiện chu kỳ làm việc  

của máy. 

3.1.3.3. Xác định các thành phần thời gian  

Để tính toán năng suất ta cần xác định các thành phần thời gian của máy. Các thành 

phần thời gian được mô tả trong hình 3.1. Tổng thời gian một ca làm việc Ts được chia 

thành thời gian làm việc Tw và thời gian không làm việc Tnw. Thời gian làm việc gồm thời 

gian làm việc hiệu quả Tpw và thời gian gián đoạn Td.  

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Hình 3.1. Các thành phần thời gian của một ca máy 

Thời gian gián đoạn gồm hai thành phần là thời gian gián đoạn có thể tránh được Tad 

và thời gian gián đoạn không thể tránh được Tuad. Thời gian gián đoạn có thể tránh được 

như thời gian chờ đợi các khâu trước hoặc khâu tiếp theo, thời gian dừng lại vì việc cá 

nhân, thời gian sửa chữa và bảo dưỡng máy do hỏng hóc đột xuất, thời gian di chuyển một 

khoảng cách xa đáng kể để tiếp nhiên liệu, dầu mỡ... Thời gian gián đoạn không thể tránh 

được gồm thời gian bảo dưỡng máy và tiếp nhiên liệu, dầu mỡ theo kế hoạch... 

Khi xác định năng suất cần thiết phải xác định thời gian cho từng nguyên công trong 

một chu kỳ làm việc của máy để làm căn cứ phân tích ảnh hưởng của các thành phần 

nguyên công đến năng suất cũng như đề xuất các giải pháp cải thiện năng suất. Giả sử 

trong mỗi chu kỳ có k nguyên công, thời gian làm việc hiệu quả của mỗi chu kỳ được xác 

định theo công thức sau: 

Tpw = Tpw1, Tpw2, Tpw3…Tpwk  [s]    (3.2) 

Thời gian làm việc của mỗi chu kỳ được xác định theo công thức: 

   Tw = Tpw + Td  [s]    (3.3) 

   Td = Tad + Tuad [s]    (3.4) 

Tổng thời gian 

Thời gian không làm việc 

Thời gian ăn trưa 

Thời gian nghỉ  

giữa giờ 

Thời gian làm việc 

Thời gian làm việc hiệu quả Thời gian gián  đoạn 

Thời gian gián đoạn 

có thể tránh được 

Thời gian gián đoạn 

không thể tránh được 
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Giả sử ta xác định được n chu kỳ làm việc. Từ những phân tích ở trên ta có tổng thời 

gian của n chu kỳ là: 

   Ts = ∑   
 
    + ∑        [s]              (3.5) 

Giả sử khối lượng sản phẩm hoàn thành ở mỗi chu kỳ là M1, M2, M3 …Mn. Thời gian 

để xác định năng suất ca gồm thời gian làm việc và thời gian không làm việc của một ca. 

Năng suất ca của máy được xác định theo công thức: 

   Ns = 
                    

  
        (3.6) 

Trong đó: 

Ns: Năng suất ca; 

H: Số giờ làm việc trong một ca. 

Năng suất giờ của máy chỉ xác định cho thời gian làm việc hiệu quả xác định được từ 

mỗi chu kỳ làm việc. Năng suất giờ được tính theo công thức sau: 

   Nh = 
                  

∑    
 
    

    (3.7) 

Trong đó:  

Nh: Năng suất giờ; 

∑    
 
    Tổng thời gian làm việc hiệu quả của n chu kỳ.  

3.1.3.4. Phương pháp đo đếm thu thập số liệu để tính toán năng suất 

Để xác định thời gian thực hiện các thao tác cần sử dụng các loại đồng hồ bấm giây 

đảm bảo độ tin cậy để đảm bảo độ chính xác của các số liệu thu thập được. Ngoài ra cần 

kết hợp với sử dụng máy quay phim để hỗ trợ trong việc kiểm tra và thu thập lại số liệu khi 

cần thiết. 

Đối với khối lượng công việc hoàn thành cần phải căn cứ vào loại sản phẩm hoàn 

thành để xác định các dụng cụ và thiết bị đo phù hợp đảm bảo độ chính xác cần thiết.  

Số lượng chu kỳ làm việc của máy cần cho nghiên cứu thực nghiệm phải đủ lớn để 

đảm bảo độ chính xác cần thiết. 

3.2. Xác định chi phí sản xuất của máy và thiết bị 

3.2.1. Khái niệm  

Chi phí sản xuất của máy là chi phí cần thiết để máy để hoàn thành được một đơn vị 

sản phẩm. Chi phí này thường được xác định bằng khảo nghiệm thực tế trong điều kiện 

nhất định khi máy làm việc. Trong thực tế, chi phí sản xuất được sử dụng để so sánh hiệu 

quả kinh tế của các loại máy khác nhau trong các điều kiện sản xuất khác nhau, từ đó lựa 

chọn được loại máy phù hợp cũng như đề xuất các giải pháp để giảm chi phí sản xuất, từ 

đó nâng cao hiệu quả kinh tế của máy. 
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3.2.2. Phương pháp xác định chi phí sản xuất 

Đối với hầu hết các máy và thiết bị sản xuất (trừ các phương tiện chở hàng hóa), chi 

phí sản xuất thường được tính toán cho một đơn vị sản phẩm để thuận tiện cho việc so sánh 

và phân tích. Để tính toán được chi phí sản xuất cho một đơn vị sản phẩm cần phải tính 

toán năng suất ca [m
3
/ca] và chi phí sản xuất của một ca máy [đồng/ca]. Kết hợp các kết 

quả này sẽ tính toán được chi phí sản xuất cho một đơn vị sản phẩm [đồng/m
3
].  

Chi phí sản xuất C bao gồm chi phí máy móc, chi phí nhân công và quản lý phí.  

   C = Ctb + Cnc + Cql  [đồng/ca]   (3.8) 

Trong đó: 

Ctb: Chi phí máy móc, thiết bị; 

Cnc: Chi phí về nhân công; 

Cql: Chi phí quản lý. 

3.2.2.1. Tính toán chi phí máy móc thiết bị (Ctb) 

Chi phí máy móc thiết bị bao gồm tất cả các chi phí về khấu hao, chi phí về sửa chữa, 

bảo dưỡng, chi phí về nhiên liệu, bảo hiểm và các chi phí khác. Chi phí về máy móc thiết 

bị được tính bằng công thức như sau:  

Ctb = Ccd + Ckcd  [đồng/ca] (3.9) 

Trong đó: Ccd là chi phí cố định. 

Ccd = Ckh + Clx + Cbh  [đồng/ca] (3.10) 

Trong đó: 

Ckh: Chi phí khấu hao; 

Cls: Chi phí lãi suất; 

Cbh: Chi phí bảo hiểm, thuế; 

Ckcd: Chi phí không cố định. 

Ckcd = Cnl + Csc + Ck          [đồng/ca] (3.11) 

Trong đó: 

Cnl: Chi phí nhiên liệu; 

Csc: Chi phí sửa chữa, bảo dưỡng; 

Ck: Các chi phí khác (mau hỏng rẻ tiền). 

Như vậy ta có tổng chi phí máy móc được tính theo công thức:   

C = Ckh + Cls + Cbh + Cnl + Csc + Ck + Cnc           [đồng/ca]     (3.12) 

Chi phí cố định (Ccd) 
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Chi phí cố định là chi phí không phụ thuộc vào thời gian máy có hoạt động hay 

không. Chi phí này bao gồm khấu hao thiết bị, chi phí lãi suất, bảo hiểm và thuế.  

Ccd = Ckh + Cls + Cbh  [đồng/ca]  (3.13) 

a. Chi phí khấu hao (Ckh) 

Chi phí khấu hao có thể hiểu là sự giảm về giá trị của thiết bị do hao mòn, hỏng hóc 

trong quá trình sử dụng. Phương pháp để tính toán chi phí khấu hao thường phải phản ánh 

sự hao mòn của thiết bị thông qua thời gian làm việc của máy. Công thức để tính khấu hao 

như sau: 

Ckh = ( )p pP S P

N

    [đồng/ca]  (3.14) 

Trong đó: 

Pp: Giá mua mới, [đồng]; 

Ckh: Chi phí khấu hao [đồng]; 

N: Tuổi thọ thiết bị [năm]; 

S: Giá trị còn lại khi thanh lý [%]. 

Bảng 3.1. Một số thông số trong tính toán chi phí sản xuất của một số thiết bị khai thác 

STT Công cụ và thiết bị 
Thời gian sử dụng  Giá thanh lý 

(% giá mua mới) N Đơn vị 

1 Cưa xăng husqvarna 365 4 năm 10 

- Bản cưa 720 m
3 

0 

- Xích cưa 240 m
3
 0 

- Dũa xích 80 m
3
 0 

2 Máy chặt hạ liên hợp bánh lốp 10 năm 20 

- Lốp 4 năm 0 

3 Máy chặt hạ liên hợp bánh xích 10 năm 20 

- Xích 4 năm 0 

4 Máy kéo bánh xích chuyên dùng 5 năm 20 

- Xích 2 năm 0 

5 Máy kéo bánh bơm chuyên dùng 5 năm 20 

- Lốp 2 năm 0 

6 Máy kéo rơ mooc (Forwarder) 10 năm 20 

- Lốp xe 1 năm 0 

7 Hệ thống đường cáp vận xuất gỗ 5 năm 20 
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STT Công cụ và thiết bị 
Thời gian sử dụng  Giá thanh lý 

(% giá mua mới) N Đơn vị 

8 
Thiết bị bốc dỡ chuyên dùng bánh 

lốp 
10 năm 20 

- Lốp 1 năm 0 

9 
Thiết bị bốc dỡ chuyên dùng bánh 

xích 
10 năm 20 

- Xích 2 năm 0 

10 Cần trục tự hành bánh lốp 25 năm 20 

- Lốp 2 năm 0 

11 Xe tải  25 năm 20 

- Lốp 1 năm 0 

12 Máy ủi  10 năm 10 

- Xích 2 năm 0 

 

b. Chi phí lãi suất (Cls) 

Chi phí lãi suất được hiểu là lãi suất ngân hàng nếu phải vay ngân hàng hoàn toàn 

khoản tiền đầu mua thiết bị. Nói cách khác, nếu khoản tiền này nếu không đầu tư mua thiết 

bị thì không phải trả lãi hoặc nếu chủ đầu tư có tiền mặt thì có thể cho vay và thu lợi nhuận 

từ lãi. 

Cls = AVI ×I  [đồng/ca]   (3.15) 

Trong đó: 

i:  Lãi suất [%]; 

AVI: Giá trị đầu tư trung bình hằng năm. 

AVI = yearshifts

p

N
S

N

NSP

/

1
)

2

)1()(
( 



   (3.16) 

Trong đó: 

Pp: Giá mua mới [đồng]; 

S: Giá thanh lý sau khấu hao [đồng]; 

N: Tuổi thọ thiết bị [năm]; 

Nca/năm: Tổng số ca máy trong năm. 

Chi phí lãi suất có thể khác nhau tùy theo từng nơi, từng địa điểm và từng ngân hàng. 

Lãi suất để tính toán có giá trị từ 7 ÷ 15 [%]. 
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c. Chi phí bảo hiểm (Cbh) 

Khi sở hữu các thiết bị, chủ sở hữu thường mua bảo hiểm cho các thiết bị để phòng 

khi hỏng hóc, hỏa hoạn hoặc các rủi ro khác. Tuy nhiên, việc mua bảo hiểm cho các thiết 

bị không phải là ôtô còn hạn chế và không thông dụng. Do đó trong trường hợp này chi phí 

cố định không tính đến chi phí bảo hiểm.  

Chi phí không cố định (Ckcd) 

a. Chi phí nhiên liệu (Cnl) 

Chi phí nhiên liệu tiêu thụ bởi một thiết bị thường tỷ lệ thuận với công suất của động 

cơ. Tuy nhiên, các yếu tố khác như loại động cơ, phương pháp truyền động và điều kiện sử 

dụng thiết bị. Về nguyên tắc, chi phí nhiên liệu có thể được tính toán dựa vào công suất 

của động cơ nếu thiết bị đó liên tục làm việc ở chế độ hết công suất. Tuy nhiên, một thiết 

bị hiếm khi hoạt động hết công suất trong một thời gian dài vì động cơ phải hoạt động ở 

các chế độ khác nhau như chế độ không tải, chế độ lên dốc, xuống dốc, chế độ có tải và 

không tải. Thông thường, động cơ chỉ làm việc trung bình khoảng 60% công suất cực đại. 

Một vấn đề nữa cần chú ý là công suất động cơ được nhà sản xuất công bố là công suất cực 

đại khi số vòng quay trục khuỷu là lớn nhất.   

Đối với hệ thống đường cáp được chọn để nghiên cứu, nguồn động lực được cấp từ 

máy kéo cơ sở, mức tiêu hao nhiên liệu sẽ được tính dựa vào các dữ liệu điều tra thực tế.  

b. Chi phí sửa chữa bảo dưỡng (Csc) 

Chi phí sửa chữa bảo dưỡng bao gồm tất cả các chi phí cho bảo dưỡng định kỳ các 

bộ phận của thiết bị, chi phí sửa chữa các hỏng hóc và thay thế các phụ tùng. Chi phí này 

phụ thuộc vào nhiều yếu tố gồm điều kiện làm việc và vận hành, định kỳ bảo dưỡng và sửa 

chữa, chất lượng thiết bị. Những chi phí này thường khó xác định nhất so với tất cả các chi 

phí khác. Chi phí sửa chữa bảo dưỡng có thể được xác định  như sau:  

Csc =  Ckh × f     (3.17) 

Trong đó: 

Csc: Chi phí sửa chữa [đồng/ca]; 

Ckh: Chi phí [đồng/ca]; 

f: Hệ số sửa chữa bảo dưỡng [0.6÷1.0]. 

3.2.2.2. Chi phí nhân công (Cnc) 

Chi phí nhân công bao gồm lương cơ bản và phụ cấp cho người vận hành thiết bị. 

Chi phí này có thể được tính theo khối lượng sản phẩm hoặc theo ca. Trong thực tế sản 

xuất, đối với một số thiết bị người vận hành thiết bị cũng là người chủ sở hữu thiết bị. 

Trong trường hợp này chi phí máy móc và chi phí nhân công được gộp lại và được trả theo 
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khối lượng sản phẩm hoàn thành. Để tính toán chi phí nhân công trong trường hợp này cần 

phải tính chi phí máy móc và các chi phí khác trước, sau đó tính được chi phí nhân công là 

chi phí còn lại.  

3.2.2.3. Chi phí quản lý (Cql) 

Trong trường hợp thiết bị được đầu tư bởi một đơn vị sản xuất hoạt động theo hình 

thức công ty hay doanh nghiệp thì chi phí quản lý AC là chi phí cần có để duy trì hoạt động 

của đơn vị sản xuất như tiền lương cho các vị trí gián tiếp, thuế, thuê văn phòng, điện 

nước, văn phòng phẩm và các chi phí khác và được tính theo phần trăm doanh thu. Tùy 

theo quy mô, loại hình và cách thức hoạt động mà chi phí quản lý sẽ khác nhau giữa các 

đơn vị.  

Sau khi đã tính toán được chi chí sản xuất của thiết bị theo ca [đồng/ca], để so sánh, 

phân tích lựa chọn thiết bị và tính toán giá thành sản xuất thì cần phải tính toán được chi 

phí sản xuất của thiết bị cho một đơn vị sản phẩm hoàn thành, gọi là chi phí riêng [Cr]. Từ 

chi phí sản suất theo ca [đồng/ca] và năng suất ca của thiết bị (đơn vị sản phẩm [đvsp)/ca], 

ta tính được chi phí sản xuất của thiết bị theo đơn vị sản phẩm bằng công thức như sau:   

Cr = 
 

  
 [đồng/đvsp]    (3.18) 

Trong đó: 

Cr: Chi phí sản xuất theo đvsp [đồng/đvsp]; 

C: Chi phí sản xuất theo ca [đồng/ca]; 

Ns: Năng suất theo ca [đvsp/ca]. 
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CƠ SỞ TÍNH TOÁN MÁY  

VÀ THIẾT BỊ KHAI THÁC GỖ 
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Chương 4 

CƠ SỞ TÍNH TOÁN MÁY VÀ THIẾT BỊ CHẶT HẠ 

 

4.1. Cơ sở tính toán cưa xích 

4.1.1. Quan hệ động học của quá trình cưa gỗ bằng cưa xích 

Muốn cưa được gỗ phải có hai chuyển động là chuyển động cắt và chuyển động đẩy. 

Quan hệ giữ hai chuyển động này phụ thuộc vào kích thước của cây gỗ và bước xích. Mối 

quan hệ này được gọi là quan hệ động học khi cưa gỗ. Để hiểu rõ quá trình cắt gỗ bằng cưa 

xích ta xét quan hệ động học giữa xích cưa và hộp gỗ như hình 4.1.  

 

 

Hình 4.1. Động học của quá trình cưa gỗ bằng cưa xích 

u. Tốc độ đẩy; v. Tốc độ cắt; h. độ chênh cao gờ giới hạn (G) và răng cắt (R);  

H. Chiều cao mạch cưa; t. Khoảng cách giữa hai mắt xích cắt liền kề cùng một bên 

Gọi t0 là thời gian xích cưa đi được một quãng đường bằng t. Cũng trong thời gian t0 

xích cưa được đẩy vào gỗ với vận tốc u theo chiều vuông góc với chiều vận tốc cắt và đi 

được một đoạn bằng chiều dày phoi C. Ta có mối quan hệ thông qua các công thức sau:  

   1000.v

t
t0 

 và 1000.u

C
t0 

 [s]                    (4.1) 

u 
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Như vậy ta có:     

u C

v t


           (4.2) 

Từ đây ta có thể xác định được chiều dày phoi theo công thức: 

  C = 
 

 
    

 

 
      [mm]    (4.3) 

Trong đó: 

v: Tốc độ cắt [m/s]; 

u: Tốc độ đẩy [m/s]; 

C: Chiều dày phoi [mm]; 

t: Khoảng cách giữa 2 mắt xích cắt liền kề cùng bên (xác định bằng số chốt xích); 

B: Khoảng trung bình giữa 2 chốt xích [mm]; 

B = 
 

 
 

S: Số chốt xích trong trong khoảng cách t. 

Xích tiêu chuẩn có S = 8. 

Tốc độ cắt của xích cưa được xác định theo công thức: 

  v = 
          

 
  [m/s]      (4.4) 

Trong đó: 

A: Khoảng cách giữa chốt xích liền kề (bước xích) [mm]; 

ω: Vận tốc góc của bánh sao chủ động [rad/s]; 

n: Số răng của bánh sao chủ động. 

Như vậy, thông thường khoảng cách t không đổi, muốn tăng tốc độ đẩy u để tăng năng 

suất thì cần phải tăng tốc độ cắt v và tăng C. Điều đó kéo theo cần phải tăng công suất cắt. 

4.1.2. Xác định lực tác dụng lên phần tử cắt của xích cưa 

Xích cưa xăng có răng cắt dạng  là loại xích cưa chuyên dùng để cắt gỗ. Quá trình 

cắt ngang gỗ bằng xích cưa xăng dạng răng  là quá trình cắt phức tạp trong đó cùng một 

thời điểm có nhiều phần tử cắt cùng tham gia với những dạng cắt khác nhau.  

4.1.2.1. Sơ đồ lực tác dụng lên răng cắt dạng   

Cấu tạo của răng cắt hình chữ  thể hiện trên hình 4.2. Răng cắt gồm ba mặt phẳng 

cắt gồm hai mặt cắt bên (abcd), (efmn), và mặt cắt đáy (adne), trong đó mặt cắt bên (abcd) 

hợp với mặt cắt đáy (adne) một góc 85
o
.  
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Hình 4.2. Cấu tạo của răng cắt dạng hình chữ  

Để tạo ra một phoi cắt đồng thời phải có ba mặt cắt cùng tham gia vào quá trình cắt.  

Mặt cắt bên (abcd) có nhiệm vụ cắt đứt bó mạch làm mất mối liên kết của tế bào sợi tạo ra 

mạch cắt, quá trình cắt tập trung ở cạnh cắt (ab), dạng cắt này là dạng cắt kín không phoi. 

Mặt cắt đáy (adne) có nhiệm vụ bào lớp phoi đó được cắt đứt một bên để tạo thành phoi 

cắt, dạng cắt này là dạng cắt bên có phoi, quá trình cắt tập trung ở cạnh cắt (ae). Mặt cắt 

bên (efmn) có nhiệm vụ cắt đứt các bó mạch còn lại để tạo ra phoi cắt, quá trình cắt tập 

trung ở cạnh cắt (ef), đây là dạng cắt ngang có phoi; cắt kín. Các thành phần lực tác dụng 

lên các phần tử của phần tử cắt được trình bày trên hình 4.3. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 4.3. Sơ đồ lực tác dụng lên răng cắt dạng hình chữ  

a - Mặt cắt bên; b - Mặt cắt đáy 

Qs1 

Qt1 

Qm1 

Ps1 

Pb 

Pm1 

Pt1 

Pm2 

Pt2 

Ps2 
Qm2 

Qs2 
Qt2 

 a) 

   b) 

Qh 

Ph 

2 
1 

1 

1 

1 
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b 

a 
h 

c 
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f 

2 
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n 
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Tổng lực tác dụng lên răng cắt được xác định theo công thức sau: 

     
1 1 1 2 2 2 3 3 3

1 1 1 2 2 2 3 3 3

2.

2.

m t s b m t s m t s h

m t s b m t s m t S h

P P P P P P P P P P P P

Q Q Q Q Q Q Q Q Q Q Q Q

           


           
   (4.5) 

Trong đó: 

Pm1; Qm1: Lực tác dụng lên mũi mặt cắt bên (abed); 

Pt1; Qt1: Lực tác dụng lên mặt trước mặt cắt bên (abed); 

Ps1; Qs1: Lực tác dụng lên mặt sau mặt cắt bên (abed); 

Pb; Qb: Lực ma sát giữa mặt bên và thành mạch cưa;Pm2;  

Qm2: Lực tác dụng lên mũi cạnh cắt đáy; 

Pt2; Qt2: Lực tác dụng lên mặt trước mặt cắt đáy; 

Ps2; Qs2: Lực tác dụng lên mặt sau mặt cắt đáy; 

Pm3; Qm3: Lực tác dụng lên mũi cạnh cắt bên (ef); 

Pt3; Qt3: Lực tác dụng lên mặt trước mặt cắt bên (efmn); 

Ps3; Qs3: Lực tác dụng lên mặt sau mặt cắt bên (efmn); 

Ph; Qh: Lực tác dụng của mùn cưa lên hầu cưa. 

Lực tác dụng của mùn cưa lên hầu cưa và lực ma sát giữa mùn cưa với thành mạch 

cắt là không đáng kể, trong tính toán có thể bỏ qua lực cản này. Sau đây ta xét cụ thể các 

thành phần lực trong công thức (4.5). 

4.1.2.2. Các lực tác dụng lên mặt cắt bên (abcd) 

Mặt cắt bên (abcd) có nhiệm vụ cắt ngang thớ tạo ra thành mạch cưa với quá trình 

cắt  không phoi. Các lực tác dụng gồm Pm1; Pt1; Ps1; Qm1; Qt1; Qs được xác định như sau:  

Lực Pm1; Qm1: 

 

.2)
2

sin()
2

cos()
2

(

)
2

(4

)
2

)((2

)2sin(cos
2

)(2
))

2
cos(cos2())

2
sin((sin

2

20

1112

1

2

110
11

































































f

pph

f
pph

fhP n

lm

  0 1
1 2 2

2. . .( ).
. . .cos ( sin 2 )

4
m

B P P
Q f

 
     

 


  


  (4.7) 

  (4.6) 
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Lực Pt1; Qt1:     
2 2

1 1 1

1

.cos .cot . ( )
4

tl

EB
P g tg            

                     
2 2

1 1

1

cos cot
4

tl

EB
Q g                                                (4.8) 

Lực Ps1; Qs1:      2

sin 2

2  bng

sl

lf
P




            (4.9) 

      Qsl = 0 

4.1.2.3. Các lực tác dụng lên mặt cắt đáy (adne) 

Mặt cắt đáy thực hiện dạng cắt bên có phoi, phoi cắt được tạo ra xê dịch, các thành 

phần lực được xác định như sau: 

Lực Pm2; Qm2: 

2 3 3 3 3

2 3 3 3 3

. . .(cos sin ) .(sin cos 2)

. . .(sin cos ) .(cos sin )

m cd

m cd

P B f

Q B f

     

     

     


    

  (4.10) 

 Lực Pt2; Qt2: 

3
2

3

2

.
. . .

1 .

. .

t t

t t

f tg
P B h

f tg

Q B h









 

 
 

 (4.11) 

 Lực Ps2; Qs2: 

2

2 3 3

2

2 3 3

. .cos .(1 .cot )
2

. .cos .( cot )
2

n
s

n
s

C B
P f g

C B
Q f g

  

  


  


 


 (4.12) 

4.1.2.4. Các lực tác dụng lên mặt bên (efmn) 

Mặt cắt bên (efmn) thực hiện quá trình cắt ngang có phoi, dạng cắt nửa kín. 

Lực Pm3; Qm3 tính theo công thức (4.10), trong đó ứng suất chèn dập cd thay bằng 

ứng suất nén n, góc 2 và 2 thay bằng 3 và 3. 

Lực Ps3; Qs3  được tính theo công thức (4.8), trong đó góc 1 được thay bằng 3. 

Lực ma sát giữa mặt bên của lưỡi cắt với thành bên mạch cưa Pb3 được tính theo áp 

lực của thành bên mạch cưa lên mặt bên lưỡi cắt. Áp lực của thành bên mạch cưa được tính 

như sau: 

   Fms = f.N  = f.F.l1.Cd                                     (4.13) 

Trong đó: 

N: Áp lực nén của lớp gỗ lên mặt bên (efmn), [N]; 

F: Diện tích tiếp xúc giữa mặt bên với thành mạch cưa, [mm
2
]; 



73 

l1: Lượng đàn hồi thành bên, [mm]; 

Cd: Hệ số đàn hồi nén dọc thớ, [N/mm
3
]; 

F: Hệ số ma sát. 

Chiếu lực Fms lên phương song song và vuông góc tốc độ cắt được các thành phần 

lực cản cắt Pb và lực đẩy Qb: 

                            







313

313

cot....

sin....





gClFfQ

ClFfP

db

db

     (4.14) 

Lực tác dụng lên mặt trước của mặt cắt bên (efmn) 

Khi cắt ngang gỗ, các phần tử liên kết với nhau kém do ứng suất trượt dọc thớ của gỗ 

nhỏ nên các phần tử của phoi bị trượt tương đối với nhau, tạo ra phoi gẫy vụn. Trong 

trường hợp này T > [], cũn k < [k], tổng lực tác dụng lên mặt trước lưỡi cắt là St, lực 

này được phân làm 2 thành phần: lực T có phương song song với bó mạch tác dụng làm 

cho các bó mạch trượt lẫn nhau; lực N có phương vuông góc với mặt trước của lưỡi cắt tác 

dụng dịch chuyển phoi (hình 4.4). 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 4.4. Lực tác dụng lên mặt trước lưỡi cắt khi cắt ngang và phoi trượt lẫn nhau 

Lực T được tính như sau:       

T = 


sin

.
.

hB
T

 

Trong đó: T là ứng suất tách dọc thớ của gỗ. 

Mặt khác góc  = 90
o
 - , nên sin = cos với   là góc xoay. 

Do đó:      


cos

.
.

hB
T T

      (4.15) 

Mặt khác lực T được tính như sau:  

                              T = St.cos      (4.16) 

b n 

no 

 

St 

N 

T 

Pt  

 

h 

 

 
V 
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Cân bằng (4.15), (4.16) và rút gọn, ta được: 

St = 



cos.cos

.. BhT

 

Chiếu lực St lên phương song song và vuông góc với vận tốc cắt, ta có: 

                         

 


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
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hB
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t

T

t

     (4.17) 

Từ công thức (4.17) ta thấy lực cắt phụ thuộc vào ứng suất trượt của tre, kích thước 

của phoi và góc xoay . Đối với tre do mật độ bó mạch lớn, các tế bào sợi xếp dọc trục 

thân cây nên góc xoay  nhỏ. 

Thay các công thức trên vào công thức (4.5), sau khi biến đổi toán học, ta được công 

thức tổng lực tác dụng lên răng cắt dạng hình chữ (): 
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Trong đó: 3; 3; 3; 3 lần lượt là các góc sau, góc trước, góc mài và góc cắt của mặt 

cắt bên (efmn). 

Nhận xét: Quá trình cắt của răng cắt dạng hình chữ   rất phức tạp với nhiều góc cắt, 

cạnh cắt đồng thời cùng tham gia vào để tạo thành phoi cắt. Công thức tổng quát tính lực 

tác dụng lên răng cắt dạng  được thiết lập có kể đến hầu hết các yếu tố tham gia vào quá 

trình cắt. Các hệ số này khác nhau nên ảnh hưởng của các yếu tố cũng khác nhau. Kết quả 

tìm quy luật ảnh hưởng là căn cứ để lựa chọn dạng răng cắt, tính toán các thông số của lưỡi 

cắt và công suất cắt. 

4.1.3. Lực cắt và công suất cắt khi cưa gỗ bằng cưa xích 

4.1.3.1. Lực cắt 

Lực cắt khi cưa gỗ bằng cưa xăng được tính bằng công thức sau: 

u
P K.b.H.

v
   [N]    (4.20) 

Trong đó: 

K: Lực cản cắt riêng [N/m
2
]; 

b: Chiều rộng mạch cưa [m]; 

H: Chiều cao mạch cưa [m]; 

U: Tốc độ đẩy [m/s]; 

V: Tốc độ cắt [m/s]. 

Lực cản cắt riêng K được tính bằng công thức sau: 

        K = K0.a1.a2.a3      (4.21) 

Trong đó:            

 K0: Lực cản cắt cơ bản riêng khi cưa gỗ thông khô bằng cưa xích có độ ẩm  

W = 15-20 [%] (bảng 4.1); 

a1: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi loại gỗ (bảng 4.2); 

a2: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ ẩm (bảng 4.3); 

a3: Hệ số điều chỉnh khi thay đổi độ sắc (bảng 4.4). 

Bảng 4.1.  ực cản cắt cơ bản riêng K0 

Chiều rộng  

mạch cưa [mm] 

K0 [mN/m
2
] ứng với c [mm] 

1,0 0,7 0,4 0,3 0,2 0,1 

8 13,0 16,6 19,6 20,6 22,5 29,3 

12 11,6 13,0 16,6 17,6 19,6 25,4 

18 10,2 11,6 13,6 15,2 17,6 21,5 

25 9,4 10,2 11,6 13,6 15,2 19,6 
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Bảng 4.2. Hệ số điều chỉnh 1a  

Loại gỗ a1 Loại gỗ a1 

Bồ đề 0,8 Bạch đàn 1,2-1,3 

Thông 1,0 Giẻ 1,3-1,5 

Cây lá rộng 1,1 Sồi 1,5-1,6 

Bảng 4.3. Hệ số điều chỉnh 2a  

Độ ẩm W [%] a2 Độ ẩm W [%] a2 

8-10 0,90 100-150 1,10 

15-20 1,00 > 150 1,15 

35-50 1,05   

Bảng 4.4. Hệ số điều chỉnh 3a  

Thời gian làm việc 

sau khi mài [h] 
0 0,5 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 4,0 

Hệ số a3 1,0 1,2 1,4 1,55 1,7 1,8 1,9 2,0 

4.1.3.2. Công suất cắt 

          N = K.b.H.u     (4.22) 

Trong đó: K là công cắt riêng có trị số bằng K ở công thức (4.5) nhưng thứ nguyên là 

[Nm/m
3
] hoặc [J/m

3
]. 

4.1.4. Công suất của động cơ cưa xăng 

Động cơ cưa xăng tạo ra lực kéo tiếp tuyến tại bánh sao chủ động để kéo xích cưa. 

Muốn cưa được gỗ phải thỏa mãn điều kiện là: 

Zk ≥ Zc      (4.23) 

Trong đó: 

Zk: Lực kéo tiếp tuyến [N]; 

Zc: Lực cản chuyển động [N]. 

Lực cản chuyển động bao gồm lực cản cắt P, lực cản trong ổ trục, lực cản ma sát 

giữa xích cưa và bản cưa. Có thể tính lực kéo tiếp tuyến theo lực căng xích tại các điểm 

bằng phương pháp vòng kín với sơ đồ tính toán như hình 4.5. 
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Hình 4.5. Sơ đồ tính toán sức căng của xích cưa 

Tại điểm 0 trên hình 4.5, ta có lực căng của xích cưa khi cắt được xác định theo công 

thức sau: 

Z0 = 
    

        
     (4.24) 

Trong đó: 

PM: Moment xoắn của bánh sao chủ động [N m]; 

B : Khoảng cách trung bình giữa 2 chốt xích [mm]; 

B = 
 

 
,  trong đó A là khoảng cách 3 chốt liên tiếp [mm]; 

n : Số răng của bánh sao chủ động. 

Z0=150÷200 [N] 

Tại điểm 1, ta có: 

1 0 . . .Z Z m g l  
    (4.25) 

Trong đó: 

Z0: Lực căng ban đầu [N]; 

m: Khối lượng một mắt xích cưa [kg]; 

g: Gia tốc trọng trường, g = 9,81 [m/s
2
]; 

l: Chiều dài của nhánh xích không tải [m]; 

: Hệ số ma sát giữa bản cưa và xích cưa,  = 0,2÷0,25. 

Tại điểm 2, ta có: Z2 = 1,08Z1 = 1,08(Z0+m.g.l.µ)        (4.26) 

u 
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Tại điểm 3, ta có: Z3 = Z2 + P + Pu.µ + m.g.l.µ        (4.27) 

Trong đó: 

P : Lực cắt; 

Pu: Lực đẩy.  

Pu = P khi lưỡi cưa bị cùn. 

Lực kéo tiếp tuyến: 

Zk = Z3 - Z0 = P + Pd + 2,08.m.g.l.µ + 0,08Z0   (4.28) 

Công suất cần thiết khi cưa: 

η

.vZ
N k

     (4.29) 

Trong đó: 

v: Vận tốc cắt [m/s];  

 : Hiệu suất truyền động. 

 = 0,7÷0,75 

Trong trường hợp sử dụng cưa điện để cắt khúc thì công thức tính toán công suất 

thiết kế (Ntk) động cơ có dạng sau: 

  


21

1

2

tk
tt

.tN
N

              (4.30) 

Trong đó:   

Ntk: Công suất cần thiết [W]; 

t1 : Thời gian cưa một mạch cưa [s]; 

t2 : Thời gian nghỉ giữa hai mạch cưa [s]. 

Sở dĩ công suất thiết kế Ntk lấy nhỏ hơn công suất cần thiết N vì động cơ điện làm việc 

gián đoạn, thời gian máy làm việc chỉ bằng 40% tổng thời gian làm việc của công nhân. 

Sau khi tính được công suất cần thiết ta cần chọn động cơ có công suất kể đến sự quá 

tải khi làm việc. Công suất đó tính theo công thức: 

Nct=
tkN

k
    (4.31) 

Trong đó:   

k: Hệ số kể đến sự quá tải; 

k=1,25: Với động cơ đốt trong; 

k=1,6÷2: Với động cơ điện. 
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4.1.5. Hiện tượng rung động của cưa xăng khi làm việc  

4.1.5.1. Các nguồn kích động gây rung 

Cưa xích có thể coi là một hệ gồm ba phần chuyển động khác nhau gồm phần động 

lực bao gồm pít tông, tay biên và trục cơ; cơ cấu dẫn động gồm côn, bánh sao; cơ cấu  

cắt có xích cưa, bản cưa. Các phần tử được liên kết với khung máy tạo thành một hệ thống 

độc lập. 

Khi cưa xăng làm việc nhiều bộ phận gây ra rung động như pít tông chuyển động 

tịnh tiến khứ hồi, trục cơ, xích cưa. Rung động của cưa xăng do lực tác động tuần hoàn từ 

pít tông và các bộ phận không cân bằng đã được tính toán khi thiết kế, chế tạo cưa, ở đây 

chỉ xét rung động xuất hiện do lực kích động (lực cắt) trong quá trình chặt hạ, nghĩa là chỉ 

xét một thành phần dao động theo phương lực cắt.  

Trong quá trình làm việc, các răng cắt thực hiện quá trình cắt không liên tục do yêu 

cầu của kỹ thuật chặt hạ gỗ, dẫn đến lực cắt và, lực cản cắt thay đổi. Nói cách khác, lực cản 

cắt khi chặt hạ tre bằng cưa xăng thay đổi theo thời gian, lực này tác dụng lên bản cưa và 

làm cho bản cưa bị rung. 

Gọi vận tốc cắt là v, bước răng là t0 và thời gian cắt của một răng là ts, trong đó thời 

gian cắt của một răng cưa luôn thay đổi theo chiều dài cắt và được xác định theo từng vị trí 

cắt. Gọi chiều dài cắt là Lc thời gian cắt của một răng được xác định như sau: 

                                      ts = cL

v
                                             (4.32) 

Số răng đồng thời cùng tham gia cắt trong một thời điểm luôn thay đổi theo đường 

kính của gỗ. Như vậy trong quá trình cắt, lực kích động lên bản cưa có dạng tuần hoàn với 

chu kỳ: 

T = 0t

v
 

Hàm tuần hoàn này có thể biểu diễn thành chuỗi Fourier dạng sau: 

                F(t) = 0

1

.cos( ) .sin( )j j

j

a a j t b j t




                 (4.33) 

Trong đó: 

a0 = 
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
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bj = 

2

0

2

2 2
.sin( . . ) 0

s

s

t

t

f j t dt
T T





  

Trong đó: 

f0 = Pmax; ts =
cL

v
; T = 

0t

v
 

Thay a0, aj, và bj vào (4.32) và biến đổi toán học, ta được: 

F(t) = a0 + 
1

2
.cos( . . )j

j

a j t
T





     (4.34) 

Trong đó:    

0
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2
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2 2
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a P
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a j t
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t T
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

   


 

4.1.5.2. Mô hình tính toán rung động của cưa xăng 

Như đã trình bày trong ví dụ ở mục 1.3.5, ta có sơ đồ tính toán dao động của cưa 

xăng trong hệ trục XOY như trong hình 4.6.  

 

Hình 4.6. Sơ đồ hoạt động, mô hình rung động của cưa xăng cắt ngang tre 
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Sử dụng phương trình Lagrange loại II ta có hệ phương trình vi phân dao động của hệ: 
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Nghiệm của hệ phương trình vi phân:   
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   (4.35) 

Trong đó: a0, aj và Ω tính theo (4.34) 

Nghiệm tổng quát của hệ phương trình vi phân là: 

x1 = 
1

.sin( ) .cos( )i i i i ij

j

A t B A j t 




    ,    (i = 1, 2) 

4.1.5.3. Xác định chế độ cắt và độ cứng của liên kết đàn hồi trong cưa xăng 

Trong thực tế thành phần nghiệm dao động tự do sẽ mất đi sau một thời gian ngắn do 

có sự cản của môi trường, nên trong quá trình cắt ta chỉ cần xét thành phần dao động 

cưỡng bức trong nghiệm nghiệm tổng quát. 

Trong hai khối lượng rung m1 và m2 ta phải đặc biệt quan tâm tới dao động của m1 vì 

dao động này tác động trực tiếp vào tay cầm. Dao động cưỡng bức của khung cưa là: 

                    





 
1

11 )cos(.
j

ij tjABx

   (4.36) 

Ở đây ta thấy trong biểu thức tính hệ số Aij, có tử số tỷ lệ với 
1

j
, còn mẫu số tỷ lệ với 

4

1

j
, nên nó tỷ lệ với 

3

1

j
, vì thế chuỗi (4.36) hội tụ nhanh về dao động chính. 

Xét dao động chính thứ nhất (j = 1), biên độ dao động của khung cưa là: 

x1 = B1 + A11.cost 

Biên độ dao động cưỡng bức sẽ trở lên vô cùng lớn (cộng hưởng) khi mẫu số của 

biểu thức (4.35) bằng 0, nghĩa là khi: 

                       (C1+ C2- m1.
2
)(C2- m2

2
) - C2

2
 = 0                          (4.37) 
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Đại lượng  được tính như sau: 

  
2

2 1 2 2 1 2 2 1 2 2 1 2 2 1 2

1 2 1 2 1 2

. . . .

2 . 2 . .

C m C m C m C m C m C m C C

m m m m m m

    
    

 

  (4.38) 

Mặt khác  được xác định theo biểu thức (4.34) nên: 

    
2 2

1 2 2 1 2 2 1 2 2 1 2 2 1 2

0 1 2 1 2 1 2

2 . . . .

2 . 2 . .

v C m C m m C m C m C m C C

t m m m m m m

      
     

  

C   (4.39) 

Vậy khi vận tốc cắt v của cưa thỏa mãn điều kiện (4.26) sẽ có hiện tượng cộng 

hưởng, do vậy khi sử dụng cưa xăng chặt hạ gỗ cần chú ý tránh xa chế độ cộng hưởng này. 

Từ biểu thức (4.36), ta còn có thể tìm được gia tốc rung của khung cưa tác động lên 

tay người điều khiển: 

                                 2

1 1. .cosx A t            (4.40) 

Từ quy định an toàn về rung tác dụng vào tay người sử dụng máy, theo tiêu chuẩn 

TCVN-5127-90 với chế độ tác dụng không liên tục, gia tốc rung cho phép [a] = 4,5 [m/s
2
], 

theo điều kiện này ta có: 

                            2

1max 1. [ ]x A a                   (4.41) 

Thay giá trị A1 đã tính ở trên vào (4.27), ta có: 

                 
2

2 1

2 2 2

1 2 1 2 2 2

. .
[ ]

( . )( . )

C a
a

C C m C m C




     
               (4.42) 

Từ biểu thức (4.42) cho phép ta chọn các thông số kỹ thuật của cưa xăng để đảm bảo 

an toàn cho người sử dụng. Đối với một số loại cưa có sẵn, cần chú ý xác định độ cứng của 

liên kết đàn hồi giữa khung cưa với tay người C1 sao cho thỏa mãn điều kiện (4.28) hay:   

                
2

22 1 2
1 1 22

2 2

( .[ ])

[ ].( )

C a C a
C m C

a C m

 
   

 
               (4.43) 

 4.2. Động lực học của quá trình cây đổ 

Trong quá trình hạ cây, sau khi mở miệng và tiến hành cắt gáy cây cần phải đổ theo 

hướng đổ mong muốn. Cây có thể tự đổ sau khi cắt gáy hoặc cần phải tác động vào cây 

một ngoại lực. Mức độ tác động này phụ thuộc vào nhiều yếu tố như kích thước cây, độ 

nghiêng của cây và độ lệch tán... Nghiên cứu động lực học quá trình cây đổ để xác định 

ngoại lực cần thiết để tác động vào cây làm cho cây đổ đúng hướng đổ mong muốn. Điều 

này có ý nghĩa khi tính toán máy khai thác hoặc khi chặt hạ cây bằng cưa xăng và cần sử 

dụng các biện pháp điều khiển cây đổ đúng hướng như nêm và kích sào dây kéo... 
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4.2.1. Trường hợp cây thẳng đứng và trọng tâm trùng với trục đối xứng của cây 

Hình 4.7 là trường hợp cây mọc thẳng đứng, có tán cân và trọng tâm của cây trùng 

với trục đối xứng của cây. Điều kiện cần và đủ để cây đổ theo hướng đổ mong muốn là 

tổng moment lật (do lực đẩy) phải lớn hơn hoặc bằng moment giữ cây.  

 

 

 

 

 

 

 

 
 
 

Hình 4.7. Trường hợp cây mọc đối xứng 

∑    ∑   

Trong đó: 

Mđ: Moment đẩy cây; 

Mg: Moment giữ cây. 

Từ hình 4.7, áp dụng điều kiện trên ta có: 

   Pđ.h1 + Pn.h2 ± Pg.h3  9,8a.Q   (4.44) 

Trong đó: 

Pđ: Lực đẩy tại chiều cao h1 từ mạch cắt gáy [N]; 

h1: Chiều cao của lực Pđ tính từ mạch cắt gáy [m]; 

Pn : Lực đẩy do tác dụng của đóng nêm [N]; 

h2: Khoảng cách từ điểm đóng nêm đến điểm lật [m]; 

Pg: Lực tác dụng của gió [N]; 

h3: Chiều cao từ tâm tán đến điểm lật [m]; 

Q: Trọng lượng của cây cả tán [N]; 

a: Khoảng cách từ trục đối xứng của cây đến điểm lật. 

   a = 
 

 
  

 

 
  

 

 
       (4.45) 
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Thay a vào công thức (4.44) ta có: 

Pđ.h1 + Pn.h2 ± Pg.h3  1,6D.Q     (4.46) 

Trong đó D là đường kính của cây tại tiết diện mở miệng. 

4.2.2. Trường hợp cây nghiêng về hướng đổ của cây 

Khi cây nghiêng một góc α so với phương thẳng đứng về hướng đổ mong muốn. Đây 

là trường hợp thuận lợi để điều khiển cây đổ đúng hướng. Ta xác định được điều kiện cần 

thiết để làm cây đổ như sau (hình 4.7):  

 

 

 

 

 

 

 

Hình 4.8. Trường hợp c y nghiêng về hướng đổ 

Pđ.h1 + h4.Qsinα + Pn.h2 ± Pg.h3  1,6Q.D cosα.   (4.47) 

Trong đó: h4 là chiều cao từ trọng tâm cây đến điểm lật nằm trên mạch mở miệng. 

4.2.3. Trường hợp cây nghiêng về hướng ngược với hướng đổ của cây 

Khi cây nghiêng một góc α so với phương thẳng đứng ngược với hướng đổ mong 

muốn. Đây là trường hợp bất lợi để điều khiển cây đổ đúng hướng. Ta xác định được điều 

kiện cần thiết để làm cây đổ như sau (hình 4.9):  

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 4.9. Trường hợp c y nghiêng ngược hướng đổ mong muốn 
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Pđ.h1 + Pn.h2 ± Pg.h3  1,6Q.D cosα + h4.Qsinα   (4.48) 

Động lực học của quá trình cây đổ diễn ra rất phức tạp do cây rừng phát triển tự 

nhiên nên độ nghiêng và độ lệch tán không theo một quy luật nào. Cả ba trường hợp trên, 

khi tính toán cần phải khảo sát cho các đối tượng chặt hạ khác nhau để làm cơ sở xác định 

điều kiện biên (trường hợp nguy hiểm nhất) cho các thông số về độ lệch tán, độ nghiêngg 

của cây trong các trường hợp theo hướng độ tự nhiên và không theo hướng đổ tự nhiên. 

Ngoài ra còn phải xác định kích thước của cây (chiều cao và đường kính cây) và độ dốc địa 

hình mô hình động lực học và kết quả khảo sát mô hình đạt độ chính xác cần thiết. 
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Chương 5 

CƠ SỞ TÍNH TOÁN MÁY VÀ THIẾT BỊ TRONG VẬN XUẤT GỖ 

 

5.1. Khái niệm và phân loại các thiết bị trong vận xuất gỗ 

Vận xuất gỗ là quá trình di chuyển gỗ từ vị trí chặt hạ về bãi gỗ. Quá trình này có đặc 

điểm là thường diễn ra trên địa hình dốc, đường vận xuất không có sẵn, gỗ cồng kềnh và 

nặng nên có nguy cơ tác động tiêu cực đến bề mặt đất rừng và các cây chừa lại cũng như 

ảnh hưởng đến sức khỏe và an toàn của người lao động. Do đó quá trình vận xuất gỗ cần 

phải được cơ giới hóa một cách thận trọng dựa trên cơ sở xem xét ảnh hưởng đến các yếu 

tố môi trường và an toàn lao động. Điều này đặt ra vấn đề cần phải đưa các yếu tố về môi 

trường và an toàn của người lao động vào các bài toán tính toán thiết kế và lựa chọn máy 

và thiết bị vận xuất gỗ. 

Một số thiết bị vận xuất gỗ đang được các nước trên thế giới sử dụng rộng rãi gồm 

các loại máy kéo vận xuất gỗ áp dụng cho địa hình có độ dốc không lớn và khả năng chịu 

tải của nền đất tốt, đường cáp vận xuất gỗ áp dụng cho những nơi có độ dốc lớn và nền đất 

yếu cần hạn chế tác động. Ngoài ra ở một số nước tiên tiến còn sử dụng trực thăng để vận 

xuất gỗ trong một số trường hợp đặc biệt.  

Ở Việt Nam, máy kéo bánh bơm và máy kéo bánh xích chuyên dùng (skidder) đã 

được sử dụng để vận xuất gỗ rừng tự nhiên, máy kéo rơmooc (forwarder) và máy kéo nông 

nghiệp được sử dụng để vận xuất gỗ rừng trồng, tuy nhiên đến nay các thiết bị này ít được 

sử dụng. Đường cáp vận xuất gỗ đã được nghiên cứu và vận hành thử để vận xuất gỗ rừng 

trồng ở Việt Nam, tuy nhiên hiệu quả mang lại chưa cao nên chưa được áp dụng. 

5.2. Cơ sở tính toán máy kéo vận xuất gỗ 

5.2.1. Động lực học quá trình gom gỗ của máy kéo 

Máy kéo vận xuất gỗ thường được trang bị tời để gom gỗ từ xa về vị trí của máy kéo 

trên đường vận xuất để hạn chế việc di chuyển của máy kéo trên bề mặt đất rừng gây ra các 

tác động tiêu cực đến bề mặt đất rừng. Trong trường hợp này cần nghiên cứu động lực học 

của quá trình gom gỗ của máy kéo để xác định lực kéo cáp tời và các thông số cần thiết 

khác để làm cơ sở tính toán cáp tời, công suất cần thiết cho việc kéo gỗ cũng như ổn định 

của máy kéo.  

Trong giai đoạn đầu tiên (giai đoạn lấy đà) của quá trình kéo gỗ, vận tốc của gỗ tăng 

từ 0 lên v0 = const. Giai đoạn tiếp theo là giai đoạn chuyển động bình ổn của gỗ với vận 

tốc không đổi v0 = const. Tốc độ chuyển động của gỗ cũng là tốc độ chuyển động của cáp 

tời. Trong giai đoạn lấy đà, lực kéo cáp tời và moment gây lật có giá trị lớn nhưng tốc độ 
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kéo gỗ trong giai đoạn bình ổn nhỏ v0 = 0,3÷0,5 [m/s] nên thời gian lấy đà ngắn, vì thế ít 

gây nguy hiểm cho máy. Trong trường hợp lực kéo cáp tời trong giai đoạn lấy đà vượt quá 

trị số cho phép thì bộ phận an toàn của hệ thống truyền lực sẽ ngắt truyền động từ động cơ 

đến trục tời. Xuất phát từ lý do trên, trong trường hợp này chỉ nghiên cứu động lực học của 

quá trình kéo gỗ cho giai đoạn bình ổn, còn ảnh hưởng của lực quán tính trong giai đoạn 

lấy đà sẽ được giải quyết thông qua hệ số tải trọng động. 

5.2.1.1. Mô hình động lực học quá trình gom gỗ của máy kéo 

Để xây dựng mô hình động lực học quá trình gom gỗ của máy kéo, một số giả thiết 

cần được đưa ra gồm địa hình cây gỗ di chuyển là một mặt phẳng không mấp mô và có độ 

dốc không đổi, hệ số ma sát giữa cây gỗ và mặt đất không đổi, cây gỗ được coi là một chất 

điểm và có trọng tâm đặt tại trọng tâm của nó, vận tốc dây cáp không đổi do tốc độ kéo 

chậm và chiều dài kéo gỗ lớn, bỏ qua sự khác nhau do điểm tiếp xúc giữa cáp và trống tời 

gây ra. 

Hình 5.1 là mô hình chuyển động của cây gỗ khi máy kéo dùng tời gom gỗ. Trong 

thực tế, khi gom gỗ máy kéo thường đứng trên đường vận xuất hoặc vận chuyển nên có thể 

kéo gỗ theo chiều xuôi dốc hoặc ngược dốc, phương của dây cáp có thể trùng với với 

phương của trục dọc máy kéo hoặc lệch về 2 phía trục dọc máy. 

 

Hình 5.1. Mô hình chuyển động của c y gỗ khi máy kéo dùng tời gom gỗ 

Để lập các phương trình động lực học của cây gỗ, ta xây dựng các hệ quy chiếu 

vuông góc như trên hình 5.2, gồm các hệ quy chiếu sau:  
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- Hệ quy chiếu (OXYZ)A có gốc OA trùng với hình chiếu điểm treo puly xuống mặt 

đường, trục OAXA trùng với trục dọc máy kéo, OAZA vuông góc với mặt đường. 

- Hệ quy chiếu (OXYZ)T có gốc OT trùng với OA nhưng các trục OTXT và OTYT lệch 

một góc β với hệ tọa độ (OXYZ)A, góc β gọi là góc đỗ máy, trục OTXT vuông góc với giao 

tuyến mặt kéo gỗ và mặt đường, trục OTZT trùng với OAZA. 

- Hệ quy chiếu OXYZ có gốc O trùng với hình chiếu của điểm treo puly tời trên mặt 

đất, trục OX nằm theo phương dốc nhất của mặt kéo gỗ (phương vuông góc với đường 

đồng mức), trục OZ vuông góc với bề mặt đất. 

Khoảng cách từ puly tời đến mặt đất là EOA = H, khoản cách từ puly tời đến mặt kéo 

gỗ là z0, ta có: 

z0 = (H – B0tgγ)cosγ        (5.1) 

Trong đó:  

B0: Khoảng cách từ OA đến giao tuyến mặt đường và mặt kéo gỗ; 

γ: Góc giữa mặt đường và mặt kéo gỗ. 

 

Hình 5.2. Các hệ quy chiếu khảo sát chuyển động của cây gỗ 

Gọi L là chiều dài và m là khối lượng của cây gỗ tập trung tại trọng tâm cây gỗ 

C(xC,yC). Các lực tác dụng lên cây gỗ gồm: trọng lực   ; lực kéo của cáp tời   , phản lực của 

mặt đất lên cây gỗ  ⃗⃗ d, lực ma sát của mặt đất lên bó gỗ   d. 

Trọng lực    được phân tích theo 3 trục OX, OY, OZ: 

       = - mgcosα ⃗  – mgsinαi + 0.      (5.2) 

Trong đó:  

  ,   ,  ⃗ : Vector đơn vị trên các trục OX, OY, OZ; 

α: Góc dốc của mặt kéo gỗ. 
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Phản lực của mặt đất lên cây gỗ: 

     ⃗⃗ d = Nd  ⃗      (5.3) 

Lực kéo của cáp tời: 

   = 
    ⃗⃗⃗⃗  ⃗

|  ⃗⃗⃗⃗  ⃗|
 

Trong đó: E là điểm treo puly của tời. 

  ⃗⃗⃗⃗  ⃗ = -xC.    – yC.    + z0.  ⃗  

Từ đó ta có:             = 
 

√  
     

     
 
(-xC.    – yC.    + z0.  ⃗ ) 

Đặt:            F0  = 
 

√  
     

     
 
 

Nên ta có:      = F0(-xC.    – yC.    + z0.  ⃗ )       (5.4) 

Lực ma sát   d có độ lớn Fd = fd.N, cùng phương và ngược chiều với vận tốc trọng 

tâm cây gỗ, do đó:    

Fd = - fd.N *
                    ⃗ 

 
+ 

Hay             Fd =- fd.N[
  ̇       ̇   

√ ̇ 
   ̇ 

 
]    (5.5) 

Trong đó: fd là hệ số ma sát giữa cây gỗ và mặt đất. 

Phương trình vi phân chuyển động của cây gỗ dưới tác dụng của hệ lực trên và 

phương trình cân bằng lực theo trục OZ được lập như sau: 

  

{
 
 
 

 
 
 
  ̈                     [

  ̇

√ ̇ 
   ̇ 

 
]

  ̈               [
  ̇

√ ̇ 
   ̇ 

 
]                 

                                                     

        (5.6)  

Để giải hệ (5.6) cần xác định các đại lượng  ̇  và  ̇ ở thời điểm cuối giai đoạn lấy 

đà. Vì quá trình lấy đà xảy ra tương đối nhanh nên có thể coi lực kéo cáp tời trong thời 

gian lấy đà đều có giá trị là Fd và có thể xác định gần đúng như sau: 



90 

    Fd ≈ kdF ≈ kd

               

            
         (5.7) 

Trong đó: 

Fd: Lực kéo lớn nhất của cáp tời trong giai đoạn lấy đà; 

F: Lực kéo trung bình trong giai đoạn bình ổn; 

kd: Hệ số tải trọng động; 

δ: Góc hợp bởi phương lực kéo và phương chuyển động cây gỗ.  

δ = arctg 
  

√  
     

 
 

Ứng với mỗi điều kiện gom gỗ thì Fd hoàn toàn được xác định, từ đó ta có: 

F0  = 
  

√  
     

     
 
 

Hệ phương trình (5.6) chỉ còn 3 ẩn số là Nd,  ̈  và  ̈ nên hoàn toàn có thể giải được. 

Để đơn giản hơn, ta có thể khử Nd, sau khi biến đổi rút gọn ta được hệ phương trình như 

sau: 

{
 
 

 
  ̈      

           
 ̇ 

√ ̇ 
   ̇ 

 
          

      

 ̈      
    

 ̇ 

√ ̇ 
   ̇ 

 
          

                      
  (5.8) 

Trong đó:    
  

  

 
 = 

  

 √  
     

     
 
 

Để giải hệ (5.8) cần xác định phương vận tốc trọng tâm cây gỗ tại thời điểm ban đầu 

(t = 0). Khi cây gỗ bắt đầu chuyển động, phương vận tốc trọng tâm cây gỗ trùng với 

phương của hợp lực các ngoại lực trong mặt phẳng XOY tác dụng lên cây gỗ. R = Rx + Ry 

và được xác định như trên hình 5.3.  

Rx = Fdcosδ0 cosη0 – mgsinα = -F0xco – mgsinα 

Ry = Fdcosδ0 cosη0 =  -F0yco 

R = √                           

Từ đó xác định được phương vận tốc trọng tâm gỗ thông qua việc xác định cosε và 

sinε. 

cosε = 
  

 
. 

               

√               
          

 
 

sinε = 
  

 

       

√               
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Trong đó: ε là góc giữa phương chuyển động tương đối so với trục OX. 

Từ đó hệ (5.2.8) có thể viết như sau: 

{
 ̈      

                        
      

 ̈      
                  

                      
               (5.9) 

Giải hệ (5.9) sẽ cho số liệu đầu vào cho bài toán trong giai đoạn chuyển động bình 

ổn. 

Trong giai đoạn chuyển động bình ổn, hệ phương trình (5.6) có 4 ẩn số là F0, Nd,  ̈  

và  ̈ do đó cần phải thêm một phương trình để giải hệ trên.Từ hình (5.2) ta có: 

CE
2
 =   

  +   
  +   

  

Đạo hàm phương trình trên ta có: 

    CE
   

  
= xC ̇ + yC ̇  

Tiếp tục đạo hàm ta có: (
   

  
   + CE

     

   
 =  ̇ 

 +  ̇ 
 

+ xC ̈ + yC ̈  

Với giả thiết ban đầu v0 = const nên ta có: 

      
  =  ̇ 

 +  ̇ 
 

+ xC ̈ + yC ̈    (5.10) 

Kết hợp (5.6) và (5.10) ta được hệ phương trình tuyến tính với 4 ẩn số là F0, Nd,  ̈  

và  ̈ . Để đơn giản ta khử Nd, sau đó biến đổi rút gọn ta được hệ phương trình như sau: 

   

{
 
 
 
 

 
 
 
  ̈      

           
 ̇ 

√ ̇ 
   ̇ 

 
          

      

 ̈      
    

 ̇ 

√ ̇ 
   ̇ 

 
          

                      

  
   

  
    ̇ 

    ̇ 
           

       ̇     ̇      

√ ̇ 
   ̇ 

 

 (  
      

 ) 
        ̇      ̇  

√ ̇ 
   ̇ 

 

              

   (5.11) 

Trong đó:   
  = 

  

 
  = 

  

 √  
     

     
 
 

5.2.1.2. Lực kéo cáp tời và moment của nó trong các hệ tọa độ 

Trong hệ tọa độ OXYZ, lực kéo của cáp tời được thể hiện như sau: 

       = Fz.  ⃗  + Fx.    + Fy.       (5.12) 
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Trong đó: Fz = F0z0; Fx = F0xC; Fy = F0yC 

Trong hệ tọa độ (OXYZ)T, lực    được xác định như sau: 

     = (Fxcosγ - Fzsinγ).   T + Fy.   T + (Fxsinγ + Fzcosγ)  ⃗ T   (5.13) 

Moment của lực    trong hệ (OXYZ)T được xác định như sau: 

 ⃗⃗  =    ⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗      hay 

 ⃗⃗  = H.  ⃗ T [(Fxcosγ - Fzsinγ).   T + Fy.   T + (Fxsinγ + Fzcosγ)  ⃗ T) 

Suy ra:    ⃗⃗  = H(Fxcosγ - Fzsinγ).   T – H.Fy.   T)   (5.14) 

Trong hệ quy chiếu (OXYZ)A, lực    được viết như sau: 

   = [(Fxcosγ - Fzsinγ)cosβ+ Fysinβ].   A + [-(Fxcosγ - Fzsinγ)sinβ+ Fycosβ].   A +  

     (Fxsinγ - Fzcosγ)  ⃗ A                       (5.15) 

Moment lực    trong hệ tọa độ (OXYZ)A là: 

     ⃗⃗  =    ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗       

Hay  ⃗⃗  = [(Fxcosγ - Fzsinγ)cosβ+ Fysinβ].     A - [-(Fxcosγ - Fzsinγ)sinβ+ Fycosβ].   A 

+ (Fxsinγ - Fzcosγ)    ⃗ A         (5.16) 

5.2.1.3. Moment gây lật và moment chống lật của máy kéo  

a. Moment gây lật của máy kéo khi gom gỗ 

Xét máy kéo trong hệ tọa độ (OXYZ)B (hình 5.1) có gốc tọa độ OB trùng với tâm vết 

tiếp xúc của bánh sau máy kéo với mặt đất, trục OBXB qua tâm hai vết tiếp xúc của bánh 

trước và bánh sau với mặt đất, trục OBYB qua tâm hai vết tiếp xúc của bánh sau với mặt 

đất, trục OBZB vuông góc với mặt phẳng đỗ máy kéo. Dưới tác dụng của lực kéo cáp tời, 

máy kéo có xu hướng bị lật ngang quanh trục OBXB (gọi là trục lật ngang) và lật dọc quanh 

trục OBYB (gọi là trục lật dọc). Moment lật do lực    gây ra trong hệ tọa độ (OXYZ)B là: 

     ⃗⃗  =    ⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗           (5.17) 

Trong đó:                 ⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗  = H ⃗ A - e  A + 
 

 
  A        (5.18) 

e: Khoảng cách giữa hai gốc tọa độ (e = OAOB); 

B: Bề rộng cơ sở của máy kéo. 
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Thay (5.18) và (5.15) vào (5.17), sau đó rút gọn ta có: 

 ⃗⃗  = {[                             ]   [                 ]}  A -  

 -,[                              ]  [                 ]
 

 
-   A  

 - ,[                            ]  [                   ]
 

 
-  ⃗ A 

(5.19) 

Trong công (5.19), thành phần hệ số của   A: 

Mx = [                              ]  [                 ]
 

 
 có xu 

hướng làm cho máy lật ngang nên gọi là moment lật ngang của máy kéo. 

Thành phần hệ số   A: 

 My =  [                             ]   [                 ] có xu 

hướng gây lật dọc cho máy kéo nên gọi là moment lật dọc của máy kéo. 

Thành phần hệ số  ⃗ A: 

 Mz = [                            ]  [                   ]
 

 
 có xu 

hướng gây xoay máy quanh trục OBZB. 

b. Moment chống lật của máy kéo 

Khi gom gỗ, khả năng chống lật của máy kéo chủ yếu do trọng lượng bản thân máy 

tạo ra. Trong hệ tọa độ (OXYZ)T trọng lực của máy kéo được tính theo công thức: 

    mk = -mmk gsin(α-γ)   T – mmkgcos(α-γ)  ⃗ T   (5.20) 

Trong hệ tọa độ (OXYZ)A, trọng lực của máy kéo được xác định như sau: 

  mk = -mmk gsin(α-γ)   A – mmkgsin(α-γ)                        ⃗   

Trong đó:   mmk Khối lượng máy kéo.        (5.21) 

Moment chống lật ngang lớn nhất của máy kéo đối với trục OBXB là: 

   
  = |  

 

 
     |    (5.22) 

Moment chống lật dọc lớn nhất của máy kéo đối với trục OBYB là: 

   
 

 = |         |    (5.23) 

Trong đó:  

Gx = -mmk gsin(α-γ)cosβ; 

Gy = -mmk gsin(α-γ)sinβ; 
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Gz = -mmk gcos(α-γ); 

B: Chiều rộng của máy kéo cơ sở; 

h0: Chiều cao trọng tâm máy kéo; 

lG: Khoảng cách từ trọng tâm máy kéo đến trục OBZB. 

c. Điều kiện để máy kéo không bị lật khi gom gỗ 

Khi gom gỗ, lực kéo cáp tời tác dụng lên máy kéo thay đổi theo thời gian. Điều kiện 

để máy không bị lật là: 

      Kx = |
   
 

     
| > 1,2 – 1,5 

    Ky = |
   
 

     
| > 1,2 – 1,5    (5.24) 

Trong đó:  

Kx, Ky: Hệ số chống lật ngang và lật dọc của máy kéo; 

   
 ,    

 
: Moment chống lật ngang và lật dọc của máy kéo; 

     ,      : Moment lật ngang và lật dọc lớn nhất do    gây ra. 

 5.2.2. Lực kéo tiếp tuyến của máy kéo 

Để máy kéo di chuyển được trong quá trình vận xuất gỗ, các bánh chủ động của máy 

kéo nhận công suất từ nguồn động lực (động cơ) thông qua hệ thống truyền lực và sinh ra 

lực kéo tiếp tuyến tại vùng tiếp xúc với mặt đường hướng theo chiều chuyển động. Đây 

cũng chính là lực mà mặt đường tác dụng lên bánh chủ động. Để tính toán lực kéo tiếp 

tuyến của máy kéo, trước tiên ta tìm hiểu sơ đồ hệ thống truyền lực của máy kéo. 

5.2.2.1. Hệ thống truyền lực trên máy kéo 

Hệ thống truyền lực của máy kéo là bao gồm toàn bộ các cụm chi tiết truyền lực từ 

động cơ đến bánh chủ động của máy kéo. Hình 5.2.3 mô tả sơ đồ của hệ thống truyền lực 

của một số loại máy kéo phồ biến trong vận xuất gỗ gồm máy kéo bánh hơi một cầu chủ 

động (máy kéo nông nghiệp), máy kéo bánh hơi hai cầu chủ động (máy kéo chuyên dùng) 

và máy kéo bánh xích. Ở máy kéo, do người lái thường ngồi phía sau để quan sát sự làm 

việc của các bộ phận công tác đi theo máy kéo nên khớp nối 2 thường được bố trí giữa ly 

hợp 1 và hộp số 3 để giúp cho hộp số của máy kéo được đặt ngay phía dưới buồng lái, nhờ 

đó cấu tạo cơ cấu điều khiển hộp số đơn giản và thuận tiện khi điều khiển. Ngoài ra vì máy 

kéo cần lực kéo lớn, nên trong hệ thống truyền lực thường có truyền lực cuối cùng 6 để 

làm tăng tỷ số truyền chung cho hệ thống truyền lực. 
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Hình 5.3. Sơ đồ hệ thống truyền lực của một số loại máy kéo 

a. Máy kéo bánh hơi cầu sau chủ động; b. Máy kéo bánh hơi hai cầu chủ động;  

c. Máy kéo bánh xích. 

1. Ly hợp; 2. Khớp nối; 3. Hộp số; 4, 11. Truyền lực chính; 5, 12. Vi sai;  

6. Truyền lực cuối cùng; 7. Bán trục; 8. Cầu sau; 9. Hộp phân phối (hộp số phụ);  

10. Truyền lực các đăng; 11. Bộ truyền bánh răng nón; 14. Bộ phận chuyển hướng;  

15. Bánh sao chủ động; 16. Dải xích. 

Đối với máy kéo một cầu chủ động như các loại máy kéo nông nghiệp (hình 5.3a), 

cầu sau thường được thiết kế là cầu chủ động do đặc điểm làm việc của máy kéo là cần lực 

kéo lớn ở móc, do đó các chi tiết của hệ thống truyền lực và của cầu sau có kích thước và 

khối lượng lớn, trọng lượng của máy kéo thường phân bố lui về phía sau, bố trí như vậy 

làm tăng khả năng kéo bám của máy kéo. Ngoài ra trong quá trình làm việc, lực cản của bộ 

phận công tác còn có tác dụng làm tăng thêm phản lực pháp tuyến tác động lên các bánh 

sau của máy kéo. Do đó khi bố trí cầu sau là cầu chủ động sẽ làm tăng thêm một phần 

trọng lượng bám nghĩa là tăng thêm lực chủ động cho máy kéo. 

Đối với máy kéo chuyên dùng trong vận xuất gỗ, để tăng khả năng kéo bám của máy 

kéo, máy kéo được chế tạo có hai cầu chủ động (hình 5.3b). Khi đó trong hệ thống truyền 

lực của máy kéo thường có thêm hộp phân phối hay hộp số phụ 9. Để tránh sinh ra hiện 

tượng tuần hoàn công suất khi tốc độ của hai cầu không tương thích với nhau, trong hộp 

phân phối thường có cơ cấu vi sai hoặc khớp ma sát (khớp một chiều) tự động gài và ngắt 

cầu trước khi độ trượt quay của cầu chủ động sau lớn hơn hoặc nhỏ hơn giá trị cho phép. 

Do đó, một trong những đặc điểm của máy kéo chuyên dùng trong vận xuất gỗ là các bánh 

trước và sau bằng nhau có cùng đường kính. Máy kéo hai cầu chủ động sử dụng rất hiệu 

quả khi vận xuất gỗ ở những địa hình có độ dốc lớn, đất có độ bám nhỏ và có độ ẩm cao, 

khi sử dụng hai cầu chủ động. 
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Trên hình 5.3c mô tả sơ đồ hệ thống truyền lực của máy kéo bánh xích phổ biến 

trong vận xuất gỗ. Ở máy kéo bánh xích, sau truyền lực trung tâm 4 là đến hai bộ phận 

chuyển hướng 14 của máy kéo, từ trục bị động của bộ phận chuyển hướng, moment được 

truyền đến truyền lực cuối cùng 6 rồi đến bánh sao chủ động 15, bánh sao chủ động ăn 

khớp với các mắt xích của dải xích và đẩy cho máy kéo dịch chuyển trên đường ray vô tận 

do dải xích tạo nên. 

5.2.2..2. Tỷ số truyền của hệ thống truyền lực 

Tỷ số truyền của hệ thống truyền lực ảnh hưởng đến tốc độ và moment truyền động. 

Chúng được xác định theo công thức sau: 

   it = 
  

  
  = 

  

  
      (5.25) 

Trong đó:  

ne, ωe: Số vòng quay và tốc độ góc của trục khuỷu; 

nb, ωb: Số vòng quay và tốc độ góc của bánh chủ động. 

Xét về mặt kết cấu của của máy kéo thì tỷ số truyền của hệ thống truyền lực bằng 

tích các tỷ số truyền của các cụm chi tiết trong hệ thống truyền lực. 

   it = ih. ip. io. ic     (5.26) 

Trong đó:  

ih : Tỷ số truyền của hộp số chính; 

ip : Tỷ số truyền củ hộp số phụ; 

io : Tỷ số truyền của truyền lực chính; 

ic : Tỷ số truyền của truyền lực cuối. 

Trên máy kéo, hộp số chính thường có nhiều cấp số trong khi hộp số phụ thường có 

hai cấp số. Tùy theo vị trí để cần gạt số của hai hộp số này mà tỷ số truyền it của hệ thống 

truyền lực sẽ khác nhau. 

5.2.2.3. Hiệu suất của hệ thống truyền lực 

Công suất tại bánh chủ động nhận từ động cơ thông qua hệ thống truyền động luôn 

nhỏ hơn công suất sinh ra từ động cơ do luôn tồn tại ma sát trong hệ thống truyền lực, do 

đo sinh ra tổn hao công suất trong hệ thống truyền lực.  

Công suất truyền đến bánh chủ động được tính theo công thức: 

   Nk = Ne - Nt     (5.27) 

Trong đó:   

Nk: Công suất truyền đến các bánh chủ động; 

Ne: Công suất hữu ích sinh ra từ động cơ; 

Nt: Công suất tiêu hao do ma sát trong hệ thống truyền lực. 
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Hiệu suất của hệ thống truyền lực ƞt được xác định theo công thức: 

   ηt = 
  

  
  = 

     

  
 = 1 - 

  

  
             (5.28) 

Hiệu suất truyền động Ƞt được xác định là tích số hiệu suất của các cụm chi tiết trong 

hệ thống truyền lực như sau: 

   ηt = ηl. ηh. ηcd. ηo. ηc. ηx           (5.29) 

Trong đó:   

ηl: Hiệu suất của lý hợp (coi như = 1); 

ηh: Hiệu suất của hộp số và hộp số phụ (nếu có); 

ηcd: Hiệu suất của các đăng; 

ηo: Hiệu suất của cầu chủ động; 

ηc: Hiệu suất của truyền lực cuối cùng; 

ηx: Hiệu suất của dải xích (máy kéo bánh xích). 

Hiệu suất của các cụm chi tiết thuộc vào nhiều yếu tố gồm loại bộ truyền, chất lượng 

chế tạo bộ truyền, độ nhớt dầu bôi trơn, chế độ tải trọng, tốc độ truyền động, v.v..., và 

thường được xác định bằng phương pháp thực nghiệm. Đối với máy kéo trong vận xuất gỗ 

thì ηt có giá trị từ 0,85 ÷ 0,90. 

5.2.2.4. Moment xoắn ở bánh chủ động và lực kéo tiếp tuyến 

Công suất ở bánh chủ động được đặc trưng bởi hai đại lượng là moment xoắn và số 

vòng quay của bánh chủ động. Moment xoắn của bánh chủ động Mk khi chuyển động ổn 

định được xác định theo công thức: 

   Mk = Me.it.ƞt = Me. ih. ip. io. ic. ƞt    (5.30) 

  

Hình 5.4.  ực kéo tiếp tuyến của bánh chủ động 

Moment xoắn của bánh chủ động tác dụng vào mặt đường một lựa F ngược chiều với 

chiều chuyển động của máy kéo. Tại vùng tiếp xúc giữa mặt đường và bánh xe, bánh xe 

chịu một lực Fk tác dụng từ mặt đường và có giá trị tương đương với lực F và cùng chiều 

với chiều chuyển động của máy kéo. Lực Fk được gọi là lực kéo tiếp tuyến của bánh xe chủ 

động (hình 5.28). 
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Lực kéo tiếp tuyến Fk được xác định theo công thức: 

   Fk = 
  

  
 = 

               ƞ 

  
    (5.31) 

Nhờ có lực kéo tiếp tuyến Fk mà máy kéo có thể thắng được các lực cản trong quá 

trình di chuyển để tiến về phía trước. 

5.2.3. Cơ sở xác định tải trọng chuyến cho máy kéo 

Khi tính tải trọng chuyến cho máy kéo phải căn cứ vào loại máy kéo, kết cấu của bộ 

phận chuyên dùng và phương pháp kéo gỗ. Tải trọng chuyến của máy kéo được xác định 

theo các điều kiện sau: 

5.2.3.1. Xác định tải trọng chuyến theo lực kéo tiếp tuyến của máy kéo 

Xét sơ đồ vận xuất gỗ bằng máy kéo theo phương pháp kéo nửa lết. Máy kéo cùng 

bó gỗ chuyển động trên đường kéo có độ dốc α với vận tốc ổn định (hình 5.27 và 5.28).  

 

Hình 5.5. Sơ đồ kéo gỗ bằng máy kéo bánh xích theo phương pháp nửa lết 

 

Hình 5.6. Sơ đồ kéo gỗ bằng máy kéo bánh hơi theo phương pháp nửa lết 

Chiếu tất cả các lực tác dụng lên máy kéo và gỗ xuống trục X-X (phương chuyển 

động). Ta có điều kiện cân bằng của hệ lực là ∑X=0. 
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      w cos sin 1 w cos sin 0k m gF G kQ k Q              (5.32) 

  
 

    
m

m g

w cos sin

w cos sin 1 w cos sin

kF G
Q

k k

 

   

 


   
    (5.33) 

Khi ≤ 10
o
, cos  1; sin  tg = i, thay vào công thức (5.33) ta được: 

  
 

    
m

m g

w

w 1 w

kF G i
Q

k i k i

 


   
   (5.34) 

Trong đó:   

Q: Tải trọng chuyến theo khả năng kéo của máy kéo [N]; 

Fk: Lực kéo tiếp tuyến tại bánh sao chủ động của máy kéo [N]; 

G: Trọng lượng của máy kéo [N]; 

wm: Hệ số cản chuyển động giữa máy kéo và đường; 

Máy kéo bánh xích wm=0,140,25, máy kéo bánh bơm wm=0,120,18. 

i: Độ dốc của đường kéo [%]; 

wg: Hệ số cản chuyển động giữa bó gỗ và đường vận xuất; 

Khi kéo gỗ dài, gỗ khúc wg=0,7, khi kéo gỗ cả tán wg=0,9. 

k: Hệ số phân bổ tải trọng.  

Kéo lết k=0, kéo nửa lết 0<k<1, kéo rơmooc hoặc kéo bổng, k=1. 

5.2.3.2. Xác định tải trọng chuyến theo lực bám của máy kéo 

Để ngăn ngừa hiện tượng máy kéo bị trượt trong quá trình vận xuất thì lực bám của 

máy kéo phải lớn hơn lực kéo tiếp tuyến của nó, khi đó: 

Fb > Fk      (5.35) 

Trong đó:   

Fk: Lực kéo tiếp tuyến tại bánh chủ động [N]; 

Fb: Lực bám của máy kéo [N]. 

 
.b bF G 

                (5.36) 

Trong đó:  

 : Hệ số bám,  = 0,40,8; 

Gb: Trọng lượng bám của máy kéo. Đây chính là trọng lượng truyền qua các bánh 

chủ động của máy kéo. 
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Đối với máy kéo bánh xích và máy kéo bánh bơm có tất cả các bánh đều là bánh chủ 

động thì lực bám của máy kéo được tính theo công thức sau: 

    bF G kQ       (5.37) 

Đối với máy kéo bánh nông nghiệp vận xuất gỗ chỉ có các bánh sau là bánh chủ động 

thì lực bám của máy kéo được xác định theo công thức: 

    b sF G kQ       (5.38) 

Trong đó: là Gs là phần trọng lượng máy kéo truyền qua bánh sau. 

Nếu Fb< Fk thì thay Fb vào công thức (5.38), ta được:  

 

    
m

m g

w cos sin

w cos sin 1 w cos sin

bF G
Q

k k

 

   

 


   
  (5.39) 

Trường hợp α ≤ 10
0
, thay Fb vào công thức (5.39), ta được:  

 

    
m

m g

w

w 1 w

bF G i
Q

k i k i

 


   
   (5.40) 

5.2.3.3. Tải trọng chuyến tính theo tải cho phép của bàn bằng hoặc khung treo 

Bàn bằng hoặc khung treo phải đủ độ cứng vững để đỡ được tải trọng chuyến. Để tải 

trọng chuyến thỏa mãn điều kiện cho phép của bàn bằng hoặc khung treo thì cần phải đàm 

bảo điều kiện sau: 

q
Q

k
       (5.41) 

Trong đó: q là tải trọng cho phép của bàn bằng hoặc cần treo [N]. 

5.2.3.4. Tải trọng chuyến tính theo lực kéo của tời 

Tải trọng chuyến tính toán phải thỏa mãn điều kiện về khả năng kéo của tời gom gỗ 

trang bị trên máy kéo. Tải trọng theo điều kiện này được tính cho trường hợp máy kéo 

bánh xích và máy kéo bánh bơm. 

Đối với máy máy kéo bánh xích: 

'w .cos sin
t

g

Z
Q



 





         (5.42) 

Trong đó: 

β: Góc nghiêngg bàn bằng [độ]; 

η: Hiệu suất của ròng rọc, = 0,96÷0,98; 

'w g
: Hệ số cản giữa đầu bó gỗ và bàn bằng (bàn đỡ tải); 

Zt: Lực kéo của tời [N]. 
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Đối với máy kéo bánh bơm: 

w .cos sin
t

g

Z
Q



 





                 (5.43) 

Sau khi xác định được tải trọng Q theo bốn điều kiện nêu trên ta chọn trị số tải trọng 

nhỏ nhất - đó chính là tải trọng chuyến hợp lý của máy kéo. 

5.2.4. Động lực học của máy kéo bánh xích vận xuất gỗ 

Máy kéo bánh xích có đặc điểm là áp suất riêng tác tác dụng lên đất bé do diện tích 

tiếp xúc giữa xích và mặt đất lớn. Mặt khác dải xích thường có cấu tạo gồm các vấu bám 

cao nên có sức bám tốt và ít bị trượt khi chuyển động. Do đó máy kéo bánh xích thường 

được chọn để vận xuất gỗ ở những nơi có độ dốc lớn, nền đất yếu và trơn trượt. 

5.2.4.1. Các lực tác dụng lên máy kéo 

Đối với máy kéo bánh xích, moment từ bánh sao chủ động được truyền xuống mặt 

đất thông qua dải xích và chịu một tổn hao do lực ma sát trong dải xích, lực quán tính của 

bánh sao chủ động. 

 

Hình 5.7. Sơ đồ lực tác dụng lên máy kéo bánh xích xét trong mặt phẳng dọc. 

a. Lực kéo tiếp tuyến 

Lực kéo tiếp tuyến Fk được xác định theo công thức: 

  Fk = 
           

  
    (5.44) 
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Trong đó:  

Mk: Moment do động cơ truyền đến bánh sao chủ động; 

Mrl: Moment ma sát tại các khâu xích của dải xích quay; quanh chốt xích do vòng 

qua bánh sao chủ động; 

Mjk: Moment lực quán tính của bánh sao chủ động và các khâu xích; 

rl: Bán kính lăn của bánh sao chủ động. 

Để xác định moment Mrl, ta xét hình 5.8. Khi con lăn đề dưới cuối cùng chuyển động 

từ khâu A đến khâu tiếp theo thì khâu A chuyển động quanh khớp 1 theo chiều kim đồng 

hồ một góc β1 trong khi khâu B khi chạy quanh bánh sao chủ động thì quay quanh khớp 3 

một góc β2.  

 

Hình 5.8. Sơ đồ tính toán moment ma sát trong các khâu xích nhánh chủ động 

Công của lực ma sát trong các khớp 1,2,3 được xác định theo công thức: 

L = fr.T.rc(2 β1 + β2) (5.45) 

Trong đó:  

fr: Hệ số ma sát giữa chốt và khâu xích; 

T : Lực căng của nhánh xích chủ động; 

T = 
  

  
 (5.46) 

rc: Bán kính của chốt xích; 

β1, β2: Các góc quay khi khâu xích chuyển động quanh chốt. 

Gọi z là số răng của bánh sao chủ động thì z cũng là số khâu xích bao kín một vòng 

quanh bánh sao. Khi bánh sao quay được một vòng thì công ma sát tăng lên z lần và được 

tính theo công thức: 

Mrl = 
                 

  
 (5.47) 
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b. Phản lực thẳng đứng của đất 

Trọng lượng của máy kéo tác dụng lên bề mặt đất làm mặt đất sinh ra phản lực thẳng 

đứng tác dụng lên giải xích. Ngoài ra phản lực thẳng đứng còn được tạo nên bởi lực kéo tải 

trọng kéo khi lực kéo này không song song với mặt đường kéo. Như vậy, phản lực pháp 

tuyến được xác định theo công thức: 

Z = G.cosα + Fkt.sinβ (5.48) 

Trong đó: 

G: Trọng lượng của máy kéo; 

Fkt: Lực kéo tải khi vận xuất; 

α: Góc nghiêng của địa hình theo phương ngang; 

β: Góc nghiêng của phương kéo tải theo phương ngang. 

c. Lực kéo tải 

Lực kéo tải Fkt xuất hiện khi máy kéo bánh xích kéo tải (kéo gỗ theo phương pháp 

kéo lết, nửa lết hoặc kéo rơmooc). Khi kéo rơmooc thì phương của lực Fkt song song với 

phương chuyển động. Khi kéo lết hoặc nửa lết thì phương của lực Fkt hợp với phương 

chuyển động một góc β. 

d. Lực quán tính của máy kéo 

Khi máy kéo chuyển động có gia tốc sẽ xuất hiện lực quán tính của máy kéo. Tổng 

lực quán tính này được thu gọn về trọng tâm của máy kéo và được xác định theo  

công thức: 

Fqt = a.M.δ  (5.49) 

 Trong đó: 

M: Khối lượng của liên hợp máy; 

a: Gia tốc tịnh tiến của liên hợp máy; 

δ: Hệ số ảnh hưởng của các chi tiết quay. 

 Phương của lực quán tính Fqt song song với mặt phẳng địa hình. Chiều của lực 

quán tính cùng chiều với chiều chuyển động khi máy kéo chuyển động chậm dần và ngược 

chiều với chiều chuyển động khi máy kéo chuyển động nhanh dần. 

e. Lực cản lăn (Fcl) 

Lực cản lăn của máy kéo bánh xích gồm lực cản lăn do biến dạng của đất và lực cản 

lăn do ma sát trong hệ thống xích. 
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f. Lực cản do biến dạng của đất (Fcl1) 

Khi chuyển động máy kéo tác động xuống bề mặt đất thông qua dải xích làm cho các 

lớp đất bị biến dạng và tạo thành các vệt xích trên bề mặt đất.  

 

Hình 5.9. Biến dạng của đất do dải xích 

Trong quá trình biến dạng đất làm cản trở sự chuyển động của dải xích và xuất hiện 

lực cản do biến dạng đất. Lực cản do biến dạng đất sinh ra trên cả dải xích do các con lăn 

đè dưới của dải xích gây ra (hình 5.9). Khi con lăn đè thứ nhất đi qua làm đất bị lún xuống 

một độ sâu h0, sau đó độ lún được phục hồi trở lại ở một mức độ nào đó. Các con lăn đè 

tiếp theo sẽ gây lên độ lún sâu hơn với độ sâu h1, h2, h3, v.v, cho đến khi con lăn cuối cùng 

đè qua. Kết quả máy kéo làm đất bị lún xuống một độ sâu h. 

Như vậy, trong quá trình chuyển động máy kéo sinh ra một công Lbd để làm biến 

dạng đất và được tính theo công thức sau: 

   Lbd = Fcl1.S     (5.50) 

Trong đó: 

Fcl1: Lực cản lăn do biến dạng đất; 

S: Quảng đường đi được của máy kéo. 

Khi tính cho con lăn đè thứ nhất ở hai dải xích, công sinh ra để biến dạng đất được 

tính theo công thức: 

   Lbd1 = 2.p.b.S.h0    (5.51) 

Trong đó: 

p: Áp suất trung bình của giải xích tác dụng lên đất; 

b : Chiều rộng một dải xích; 

h0: Độ lún của đất tại vị trí con lăn thứ nhất. 

Khi các con lăn đè thứ nhất đi qua, các con lăn tiếp theo lại tác dụng lên đất làm đất 

lún sâu thêm. Do đó, công sinh ra biến dạng đất do các con lăn đè dưới sau khi đi được 

quãng đường S được tính theo công thức: 
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   Lbd2 = 2∑         
 
       (5.52) 

Trong đó: 

n: Số con lăn đè dưới còn lại sau con lăn đầu tiên của một dải xích; 

hi: Độ lún của đất do con lăn đè thứ i gây ra. 

Như vậy công sinh ra do biến dạng đất được xác định như sau: 

Lbd = Lbd1 + Lbd2 

Do đó:             Fcl1. S = 2.p.b.S.h0 + 2∑         
 
          (5.53) 

Để đơn giản cho quá trình tính toán, ta coi độ sâu biến dạng của của từng nhịp xích là 

bằng nhau và bằng 1/2 độ lún của con lăn đè thứ nhất, nghĩa là: 

hi = 0,5h0 

Từ đó ta có: Fcl1 = p.b.h0(2+n) 

Hệ số cản do biến dạng f1 được xác định theo công thức: 

   f1 = 
    

 
 = 

           

      
 = 

  

 
   

 

 
)        (5.54) 

Trong đó:  

l: Khoảng cách từ con lăn thứ nhất đến con lăn cuối cùng; 

G: Trọng lượng của máy kéo. 

G = 2p.b.l 

Trong giới hạn đàn hồi của đất, biến dạng của đất thường có quan hệ bậc nhất với tải 

trọng của máy kéo. Tuy nhiên, hình dạng của bề mặt tiếp xúc cũng ảnh hưởng đến biến 

dạng và lực tác dụng. Xét trường hợp phổ biến là bề mặt tiếp xúc giữa các khâu xích và đất 

là hình chữ nhật thì quan hệ giữa độ sâu biến dạng h0 và áp lực p được xác định theo công 

thức như sau: 

   h0 = 
 

 
√    
 

             (5.55) 

Trong đó: E là modul đàn hồi của đất.  

Từ đó ta có hệ số cản lăn do biến dạng đất f1 được xác định theo công thức sau: 

f1 = 
      

  √   
           (5.56) 

Từ công thức trên thấy rằng hệ số biến dạng fbd phụ thuộc vào các yếu tố gồm trọng 

lượng của máy kéo, số con lăn đè dưới, khoảng cách giữa con lăn đè thứ nhất và con lăn đè 

sau cùng, bề rộng của dải xích và tính chất cơ lý tính của đất. 

g. Lực cản do ma sát trong hệ thống xích (Fcl2) 

Trong quá trình di chuyển, luôn tồn tại một lực cản do ma sát trong hệ thống xích của máy 

kéo bánh xích. Lực cản này bao gồm lực ma sát do lực căng ban đầu gây ra trong các khớp của 

nhánh xích bị động     
  và lực cản do ma sát giữa các con lăn đè dưới với dải xích     

  .  
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Giả sử lực căng ban đầu của dải xích là T0. Lực này gây ra moment cản do ma sát 

trong các khớp của nhánh xích bị động khi di chuyển. Moment này khi thu gọn về trục của 

bánh sao chủ động được xác định như sau: 

       
  = 

            

  
(ψ2 + β + β1 + ψ3)   (5.57) 

Trong đó:  

fr : Hệ số ma sát giữa chốt và khâu xích; 

z: Số răng của bánh sao chủ động; 

rc: Bán kính của chốt xích; 

ψ2,β,β1,ψ3: Như hình 5.8. 

Quy dẫn về trục của bánh sao chủ động moment cản ma sát giữa các con lăn đè dưới 

và dải xích và ma sát trong ổ lăn của các con lăn đè dưới, ta có: 

       
   = 

       

  
     (5.58) 

Trong đó: 

f0: Hệ số ma sát thu gọn tính đến ma sát lăn của các con lăn đè dưới và ma sát trong ổ 

lăn của các con lăn; 

r0: Bán kính con lăn đè dưới; 

rl: Bán kính lăn của bánh sao chủ động. 

Ta có:    Fcl2 =     
  +     

       

   Fcl2 = 
            

  
(ψ2 + β + β1 + ψ3) + 

       

  
   (5.59) 

Hệ số cản do ma sát trong hệ thống xích là: 

   f2 = 
    

    
 = 

          

   
(ψ2 + β + β1 + ψ3) + 

  

  
   (5.60) 

Trong đó: t là bước xích; t = 
     

 
 

Hệ số cản lăn của máy kéo bánh xích: 

fcl = f1 + f2 

   fcl = 
      

  √   
  + 

          

   
(ψ2 + β + β1 + ψ3) + 

  

  
   (5.61) 

Từ đó xác định được lực cản lăn của máy kéo bánh xích: 

Fcl = G.fcl     (5.62) 

Trong thực tế, việc tính toán hệ số cản lăn của máy kéo bánh xích fcl theo công thức 

lý thuyết rất phức tạp. Dó đó fcl thường được xác định bằng thực nghiệm. Kết quả xác định 

hệ số fcl cho một số điều kiện được thể hiện như trong bảng 5.1. 



107 

Bảng 5.1. Hệ số cản lăn của máy kéo bánh xích trong một số điều kiện 

 Điều kiện địa hình di chuyển Hệ số cản lăn 

 Đất lầy 0,15 ÷ 0,20 

 Cát khô 0,15 

 Ruộng mới cấy 0,10 ÷ 0,12 

 Cát ẩm 0,10 

 Đường cát mềm 0,10 

 Ruộng gốc rạ ẩm 0,08 

 Đồng cỏ 0,07 

 Đường nhựa 0,06 

h. Phương trình cân bằng động lực học của máy kéo bánh xích 

Khi máy kéo xích chuyển động, lực kéo tiếp tuyến Fk cân bằng với các lực cản 

chuyển động. Phương trình cân bằng động lực học máy kéo bánh xích trong trường hợp 

tổng quát như sau: 

   Fk = Fkt + Fcl ± Fqt ± Gsinα   (5.63) 

Trong đó:  

Fkt: Lực kéo tải của máy kéo; 

Fcl: Lực cản lăn của máy kéo; 

Fqt: Lực quán tính của máy kéo; 

Dấu của Fqt phụ thuộc chuyển động nhanh dần hay chậm dần; 

Dấu của Gsinα phụ thuộc máy kéo lên dốc hay xuống dốc. 

5.2.4.2. Phân bố áp suất của dải xích trên bề mặt đất 

Máy kéo bánh xích tiếp xúc với bề mặt địa hình di chuyển thông qua dải xích hai 

bên. Quy luật phân bố áp suất của dải xích trên bề mặt đất có ý nghĩa trong việc xác định 

phản lực pháp tuyến lên máy kéo, từ đó làm cơ sở để nghiên cứu động lực học, khả năng 

kéo bám và ổn định của máy kéo. Phân bố này phụ thuộc vào tâm của áp lực, hệ thống 

treo, đặc điểm của địa hình làm việc. Có ba dạng phân bố áp suất của xích lên bề mặt đất 

gồm phân bố đều, phân bố theo quy luật hình thang và phân bố khi có hệ thống treo điều 

hòa. 
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a. Tâm áp lực của máy kéo 

Tâm áp lực của máy kéo xích là điểm đặt lực tổng hợp của áp lực mặt đất tác dụng 

lên máy kéo xét trong mặt phẳng dọc. Xét trường hợp làm việc tổng quát của máy kéo như 

hình 5.10. Điểm C là tâm của áp lực, có tọa độ xác định bằng b0 (là khoảng cách từ trung 

điểm của dải xích tiếp xúc với mặt đường đến tâm áp lực.  

Lấy moment của các ngoại lực đối với tâm của áp lực ta có phương trình: 

Gcosα(b0+a0)-(Gsinα + Fqt)hg - Fkt.hmcosγ-Fcl1.h1-Fkt sinγ(b-a0-b0) = 0 (5.64) 

Trong đó:  

G: Lực quán tính của máy kéo; 

Fqt: Lực quán tính của máy kéo; 

Fkt: Lực kéo tải; 

Fcl1: Lực cản lăn do biến dạng đất; 

b0: Khoảng cách từ trung điểm của dải xích tiếp xúc với mặt đường đến tâm của áp 

lực dải xích tác dụng xuống đường; 

a0: Khoảng cách từ trọng tâm của máy đến trung điểm của dải xích tiếp xúc với mặt 

đường; 

hg: Chiều cao trọng tâm của máy kéo; 

hm: Chiều cao điểm đặt lực của Fkt; 

h1: Chiều cao điểm đặt lực của lực Fcl1. 

Các đại lượng a0 và b0 tính theo phương song song với mặt phẳng địa hình, hg, hm, hl 

tính theo phương vuông góc với mặt phẳng địa hình di chuyển. 

Biến đổi công thức trên và bỏ qua thành phần lực Fcl1.h1 (nhỏ không đáng kể) ta có: 

      b0 = 
(          )                    

             
 – a0   (5.65) 

Khi b0 càng lớn thì khả năng bám của máy kéo càng giảm và lực cản lăn càng tăng. 

Từ công thức trên thấy rằng b0 phụ thuộc nhiều vào ao. Đối với máy kéo bánh xích thì  

a0 = (0,05 ÷ 0,08)l. 

b. Phân bố áp suất đều 

Hình 5.10 thể hiện phân bố áp suất đều của dải xích lên bề mặt đất. Đây là trường 

hợp đơn giản và lý tưởng nhất của máy kéo bánh xích.  
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Hình 5.10. Phân bố áp suất đều trên bề mặt đất 

Trong trường hợp này, tọa độ tâm áp lực đươc xác định như sau: 

xc = l1 + 0,5l = b – a0 

Ta có: b0 = 0, do đó: 

   a0 = 
                 

         
    (5.66) 

Trong trường hợp góc γ rất nhỏ và có thể bỏ qua thì ta có: 

a0 = 
      

 
 

Ta có:                      b ≈ l1 + 0,5l + 
      

 
       (5.67) 

c. Phân bố áp suất theo quy luật hình thang 

Khi điều kiện làm việc thay đổi như khi gặp chướng ngại vật, di chuyển trên địa hình 

dốc, tác dụng của tải trọng khi kéo gỗ, sẽ dẫn đến tải trọng phân bố không đều trên dải 

xích. Phân bố đơn giản nhất của trường hợp này là phân bố hình thang. 

 

Hình 5.11. Sơ đồ ph n bố áp suất theo quy luật hình thang 
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Tọa độ trong tâm hình thang được xác định theo công thức: 

   xc = l + l1 - 
 

 
.
         

      
    (5.68) 

Trong đó:  

qs: Áp lực phía cuối dải xích (áp lực lớn nhất); 

qt: Áp lực phía đầu dải xích (áp lực nhỏ nhất). 

5.3. Cơ sở tính toán tời vận xuất gỗ 

5.3.1. Xác định tải trọng tác dụng lên tời vận xuất gỗ 

Xét sơ đồ kéo gỗ bằng tời trong trường hợp tổng quát, dây cáp tời buộc vào một đầu 

của bó gỗ kéo trên mặt đất có độ dốc α, phương dây cáp tạo với phương chuyển động góc 

, một đầu bó gỗ nâng lên góc  so với mặt đất (hình 5.12). Các lực sau tác dụng lên hệ 

thống như sau: 

-  Trọng lượng của bó gỗ Q đặt ở trọng tâm được phân thành hai thành phần gồm 

Q.cos thẳng góc với mặt đất và Q.sin song song với phương chuyển động; 

- Lực quán tính Qj =
 

 
 , (j là gia tốc chuyển động) đặt ở trọng tâm bó gỗ;  

- Phản lực pháp tuyến R từ mặt đất tác dụng lên phần trượt lết của bó gỗ; 

- Lực cản trượt X tác dụng lên phần lết của bó gỗ, X = R. fq, trong đó fq là hệ số cản 

trượt giữa gỗ và đất; 

- Lực kéo của tời Zk tác dụng lên bó gỗ, Zk phân ra thành hai thành phần gồm Zk.cosγ 

song song với phương chuyển động và Zk.sinγ thẳng góc với mặt đất; 

 

Hình 5.12. Sơ đồ tính toán tải trọng tác dụng lên tời kéo gỗ 

Gỗ có chiều dài L, trọng tâm cách đầu buộc cáp một khoảng a. Tỷ số n = 
 

 
 biểu thị 

phần trọng lượng gỗ tỳ lên mặt đất có giá trị phụ thuộc vào phương pháp kéo ngọn hay gốc 

đi trước. 
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Từ điều kiền cân bằng của hệ thống ta có: 

∑ = Zk cosγ – Qsinα ± Qj –X = 0           (5.69) 

∑ = Zk sinα - Qcosα + R = 0                           (5.70) 

∑ =X.L.sinλ+R.L.cosλ+Q.a.sinα.sinλ+Qj.a.sinλ–Q.a.cosα.cosλ=0       (5.71) 

 Giải phương trình (5.69), (5.70) và (5.71) đối với R có tính đến X=R.fq ; n= 
 

 
; Qj 

=
 

 
 , sau đó rút gọn ta có: 

( . 1)(sin ) [ . (sin )] .

( . 1) .k

j j
fq tg n co s tg fq Q

g g

fq tg co s
Z

    

 


    




         (5.72)              

Góc xác định phương của dây cáp khi kéo được xác định như sau: 

tg

 = 

. ( . 1) [ . (sin )]

( . 1)(sin ) [ . (sin )].

j
co s fq tg n co s tg

g

j j
fq tg n co s tg fq

g g

    

    

   

    

      (5.73) 

Do độ cao của ròng rọc chuyển hướng không lớn, khoảng cách kéo xa, tác dụng của 

trọng lượng bản thân dây cáp nhỏ nên góc λ ≈ 0 trong suốt quá trình kéo và cây gỗ gần như 

kéo lết trên mặt đất.  

5.3.2. Tính toán công suất cần thiết của bộ phận động lực 

Để tính toán công suất cần thiết chi phí cho việc gom gỗ bằng tời, ta cần tính cho 

trường hợp lực kéo lớn nhất Zmax của dây cáp. Từ công thức (5.72) ta thấy rằng lực căng Zk 

tỷ lệ thuận với tải trọng Q của gỗ, độ dốc α (trong trường hợp kéo ngược dốc), hệ số ma sát 

trượt fq giữa gỗ và đất. Khi có giá trị cực đại cụ thể của các đại lượng trên ta sẽ tính được 

Zmax. 

Công suất cần thiết của động cơ được xác định bằng công thức: 

   
.

(kW)
1000

kZ v
N


  [kW]    (5.74) 

Trong đó:  

Zk : lực kéo cần thiết [N]; 

Zk=Zmax; (5.75) 

v: Vận tốc chuyển động của cáp kéo khi có tải [m/s]; 

: Hiệu suất truyền động. 
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Công suất của động cơ được chọn theo công thức: 

Nđc=
0

N

k
  [kW]      (5.76) 

Trong đó: k0 là hệ số quá tải, k0 =1,25. 

Từ công suất và đặc tính của động cơ để đảm bảo được lực kéo Zk và vận tốc v, kết 

hợp với dung lượng cáp của trống tời cần thiết, ta có thể chọn được thiết bị tời phù hợp cho 

hoạt động vận xuất gỗ. 

5.3.3. Tính toán các bộ phận của tời 

5.3.3.1. Tính toán bộ truyền xích dẫn động  

Hình 5.13 thể hiện sơ đồ truyền động của tời vận xuất gỗ. 

 

Hình 5.13. Sơ đồ truyền động cho tời vận xuất gỗ 

1. Trục thu công suất; 2. Đĩa xích chủ động; 3. Xích; 4. Đĩa xích bị động;   

5. Trục tời; 6, 8, 9, 10. Các ổ bi; 7. Trống tời; 11. Ly hợp vấu;12. Bánh cóc 

Tời vận xuất gỗ có thể dẫn động từ trục thu công suất của máy kéo (loại tời phụ 

thuộc) hoặc dẫn động từ động cơ đốt trong riêng biệt (loại tời độc lập). Đối với tời lắp sau 

máy kéo, hệ thống truyền động cho trống tời thường là truyền động thủy lực trong khi đối 

với tời độc lập thường sử dụng truyền động cơ khí sử dụng bộ truyền xích kết hợp với ly 

hợp. Trong trường hợp này chỉ tính toán bộ truyền xích dẫn động cho trống tời đối với tời 

độc lập. 

Bộ truyền xích có nhiệm vụ truyền chuyển động quay từ trục của động cơ đốt trong 

đến trống tời để quay trống tời quấn cáp. Yêu cầu đối với bộ truyền xích là phải đảm bảo 

điều kiện an toàn, gọn nhẹ, dễ chế tạo, tháo lắp, vận tốc quấn cáp phải phù hợp với điều 

kiện làm việc trong rừng hoặc trên bãi gỗ. 

a. Chọn loại xích 

Bộ truyền xích của tời làm việc với vận tốc không lớn (< 15m/s), do đó thường chọn 

loại xích ống hoặc xích con lăn một dãy xích với các kích thước đã được tiêu chuẩn hóa. Chú 

ý rằng so với xích ống, xích con lăn có độ bền mòn cao hơn nên có thể cân nhắc lựa chọn.  
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b. Xác định tỷ số truyền và số răng đĩa xích 

Để xác định tỷ số truyền của bộ truyền, cần căn cứ vào tốc độ của trục động cơ nđc và 

tốc độ yêu cầu của trống tời ntt. Tỷ số truyền được xác định theo công thức sau: 

ix = 
   

   
 

Trên cơ sở kết cấu của bộ truyền xích, ta chọn số răng của một trong hai đĩa bị động 

Z2 hoặc đĩa chủ động Z1 để tính ra số răng của bánh còn lại theo công thức sau: 

 ix = 
   

   
 = 

  

  
     (5.77) 

c. Tính toán bước xích (p) 

Xích là chi tiết đã được tiêu chuẩn hóa và bước xích là thông số cơ bản của bộ 

truyền, do đó khi thiết kế cần căn cứ vào tải trọng, vận tốc và điều kiện sử dụng để xác 

định bước xích, từ đó dựa vào các bảng tiêu chuẩn để tra ra các thông số của xích. 

Để xác định bước xích của tời, trước tiên cần xác định hệ số sử dụng theo công thức: 

0. . . . .d a dc b ck k k k k k k                                      (5.78) 

Trong đó:   

kđ: Hệ số xét đến tính chất của tải trọng ngoài, tải trọng va đập (xích tải); 

ka: Hệ số xét đến chiều dài xích, phụ thuộc vào khoảng cách trục; 

k0: Hệ số xét đến cách bố trí bộ truyền, góc nghiêngg giữa đường nối hai tâm đĩa so 

phương nằm ngang; 

kđc: Hệ số xét đến khả năng điều chỉnh lực căng xích; 

kb: Hệ số xét đến điều kiện bôi trơn; 

kc: Hệ số xét đến chế độ làm việc của bộ truyền. 

Các hệ số trên được xác định bằng phương pháp tra bảng dựa trên các thông tin về 

kết cấu và điều kiện làm việc ban đầu của bộ truyền xích. 

Hệ số răng đĩa chủ động được xác định theo công thức: 

1

01

Z

Z
kZ 

 

Trong đó:  

Z01: Số răng của đĩa chủ động theo bảng tra;  

Z1: Số răng thực tế của đĩa chủ động. 



114 

Hệ số số vòng quay đĩa chủ động được xác định theo công thức: 

1

01

n

n
kn 

 

Trong đó:  

n01: Số vòng quay đĩa chủ động theo bảng tra; 

n1: Số vòng quay thực tế của đĩa chủ động. 

Bước xích của tời được xác định thông qua công thức tính toán của bộ truyền xích và 

điều kiện sau: 

    . . .t z n ctxichN k k k N  [N0]    (5.79) 

Trong đó:  

N0: Công suất cho phép (tra bảng); 

Nctxich: Công suất cần thiết đối với bộ truyền xích. 

mQtl

ct

ctxich

N
N

 ..


 

Dựa vào kết quả tính toán và độ chênh lệch trong điều kiện (5.79) xác định được 

bước xích p phù hợp. 

d. Xác định khoảng cách trục và số mắt xích 

Số mắt xích được xác định theo công thức: 

2

1 2 2 12
.

2 2

Z Z a Z Z p
X

p a

  
    

 
    (5.80) 

Trong đó:    

Z1, Z2: Số răng của đĩa xích chủ động và bị động; 

a: Khoảng cách trục được chọn sơ bộ; 

p: Bước xích. 

Kiểm nghiệm số lần va đập của xích trong một giây theo điều kiện sau: 

14 .
[ ]

15

v Z n
u u

L X
       (5.81) 

Trong đó:    

v: Vận tốc xích (m/s); 

L: Chiều dài xích (m); 

Z1, n: Số răng và số vòng quay (v/ph) của đĩa xích chủ động. 
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Tính toán u và tra bảng ta được số lần va đập cho phép [u], kiểm tra điều kiện (5.81), 

từ đó xác định được khoảng cách trục và số mắt xích sao cho thỏa mãn điều kiện trên. 

e. Kiểm nghiệm xích về độ bền 

Độ bền của xích được kiểm nghiệm thông qua điều kiện sau: 

S = 
 

           
  [S]    (5.82) 

Trong đó:  

Q: Tải trọng phá hỏng (tra bảng); 

kt: Hệ số chế độ tải trọng phụ thuộc vào chế độ làm việc; 

Ft: Lực vòng; 

Fv: Lực căng do lực ly tâm sinh ra; 

F0: Lực căng ban đầu; 

[S]: Hệ số an toàn cho phép (tra bảng). 

f. Tính toán đường kính đĩa xích 

Đường kính của các đĩa xích được tính toán theo công thức sau: 

Đĩa dẫn:              1

1

180
sin

p
d

Z

         (5.83) 

Đĩa bị dẫn:             2

1

180
sin

p
d

Z

                             (5.84) 

Trong đó:  

p: Bước xích;    

Z1, Z2: Số răng của đĩa xích chủ động và đĩa xích bị động. 

g. Tính toán trục trống tời 

Chọn vật liệu làm trục tời: Vật liệu làm trục tời vận xuất gỗ thường chọn là thép 45 

thường hóa có độ cứng c = 110130, đường kính thân phôi 60 [mm]. 

Đường kính trục tời được xác định sơ bộ theo công thức:      

d ≥ c . 

3

n

N ct

 

Trong đó: c là độ cứng của vật liệu làm trục (110÷130 như đã chọn).  

Định các kích thước dài của trục phù hợp với kết cấu và điều kiện làm việc của tời.   
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Lực tác dụng lên trục được tính theo công thức sau: 

    
76.10 . .

.
. .

t
t

k N
R k P

Z p n
      (5.85) 

Trong đó:  

kt : Hệ số xét đến trọng lượng của xích lên trục; 

N: Công suất truyền động (N = Nctxich); 

Z : Số răng của đĩa xích trên trục; 

P: Bước xích; 

n: Số vòng quay của đĩa xích. 

 

Hình 5.14. Trục tời 

Do gối trục A và vị trí đặt đĩa xích bị động đặt sát nhau với khoảng cách nhỏ, vậy ta 

coi như lực tác dụng lên trục do bộ truyền xích đặt tại gối tựa A và ngược chiều với lực kéo 

cáp T. Qua các vị trí đặt lực và sơ đồ làm việc của tời (hình 5.13) ta thấy trên suốt chiều dài 

trục các vị trí các vòng cáp thay đổi trên chiều dài trống tời với lực kéo của cáp lớn nhất 

Tmax tại các điểm nguy hiểm nhất. Tùy theo kết cấu của từng loại tời mà ta xác định được 

các vị trí nguy hiểm. Sau đó ta xác định được lực Rmax, moment cực đại Mmax tác dụng lên 

trục cho từng vị trí nguy hiểm và xác định RA và RB cho hai vị trí gối đỡ A và B (hình 5.14). 

Từ các giá trị lực và moment trên, kết hợp với ứng suất cho phép [δ] của vật liệu chế tạo đã 

chọn và kích thước đường kính trục đã chọn sơ bộ, ta xác định được đường kính của trục. 

5.3.3.2. Tính toán tang tời 

Tang tời có nhiệm vụ để cuốn và nhả cáp kéo của tời. Đối với tời vận xuất gỗ thường 

chọn loại tang trụ, trơn và cuốn nhiều lớp. Hình 5.15 mô tả cấu tạo của tang tời. Một trong 

những yêu cầu quan trọng của tang tời là phải cuốn được hết lượng cáp của tời. Kích thước 
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của tang tời phụ thuộc vào loại cáp tời và chiều dài cáp. Do đó, để tính toán tang tời, trước 

tiên cần lựa chọn loại cáp tời. 

Tính lực kéo đứt cáp:    Tđ = Tmax.K         (5.86) 

Trong đó:  

Tmax: Lực căng cực đại của cáp tời; 

K: Hệ số an toàn kể đến trường hợp gặp chướng ngại vật, đối với tời chọn K=9. 

Căn cứ vào loại cáp và Tđ, ta xác định được các thông số của cáp tời gồm đường kính 

cáp d, tiết diện ngang Fc, trọng lượng 1000m cáp qc và ứng suất bền của cáp. 

Đường kính trống tời tính đến lớp cáp thứ nhất được tính theo công thức: 

  DH ≥ d (e – 1)      (5.87) 

Trong đó:  

d: Đường kính cáp; 

e: Hệ số được tra bảng, đối với tời e = 16. 

 

Hình 5.15. Tang tời 

Lượng cáp lớn nhất mà tang có thể cuốn được xác định theo công thức sau: 

     Lc = π.Z(n.DH + n
2
.d)    (5.88) 

Trong đó:  

Z : Số vòng cáp cuốn lên tang n lớp; 

n: Số lớp cáp cuốn lên tang tời. 

Chiều dài tang tời được xác định theo công thức: 

     Lt = 
      

           
    (5.89) 

Trong đó: 

t: Bước cáp, đối với tang trơn thì t = d; 

θ: Hệ số xếp cáp không đều, θ = 0,1. 
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Như vậy, từ tổng chiều dài cáp Lc, căn cứ vào điều kiện làm việc và kết cấu của tời ta 

cần chọn chiều dài tang tời Lt hoặc số lớp cáp n cuốn lên tang tời để tính toán được đại 

lượng còn lại thông qua công thức (5.89). 

Đường kính tang tời tính đến lớp cáp thứ n được tính theo công thức: 

   Dn = DH + (2n -1)d    (5.90) 

Chiều cao gờ ngoài thành tang tời: HN = d (n + 2)     (5.91) 

Đường kính gờ ngoài thành tang tời: DN = DH + 2HN     (5.92) 

Đường kính trong của tang tời: DT = DH

 

 

max·

0

4
T

T

D t






       (5.93) 

Trong đó:   

[δ]: Ứng suất nén cho phép của vật liệu tang tời có tính đến độ giảm khi quấn  

nhiều lớp;  

[δ] = 0,35. [δ]n: Vật liệu chế tạo tang tời được chọn là thép CT3 có [δ]n = 15.000 

N/cm
2
). 

Chiều dày thành tang tời:   = 
2

H TD D
            (5.94) 

5.3.3.3. Tính toán ly hợp 

Ly hợp làm nhiệm vụ truyền (hoặc ngắt) moment quay từ trục đến trống tời (hình 

5.16). Để phù hợp với điều kiện làm việc và đơn giản cho việc chế tạo, tời vận xuất gỗ 

thường chọn loại ly hợp vấu. Kết cấu của ly hợp vấu gồm vấu bị động được chế tạo liền 

với trống tời, còn vấu chủ động lắp với trục tời bằng hai then chữ nhật theo kiểu lắp trượt. 

 

Hình 5.16. Ly hợp vấu 

Tính toán các kích thước cơ bản của ly hợp như sau: 

Đường kính ngoài của ly hợp: Dn = (1,8 – 2,5)d        (5.95) 

Trong đó: d là đường kính trục. 

Đường kính trong của ly hợp: Dt = Dn – 2ª                           (5.96) 

Trong đó: a là chiều rộng vấu (thường chọn a = 12 mm). 
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Tính toán các kích thước của vấu ly hợp như:  

Theo điều kiện chống dập ta có: 

              = 
2 .

. . . .

x

tb

K M

z D a h
≤ [δ]d       (5.97) 

Trong đó:  

[δ]d: Ứng suất dập cho phép;
 

Dtb = 

2

n tD D
; 

ψ : Hệ số phân bố lực, ψ= 0,5- 0,75; 

z: Số vấu của ly hợp; 

K: Hệ số tải trọng động. 

Từ điều kiện chống dập, chiều cao của vấu được xác định theo công thức: 

                 h ≥ 
2 .

. . . .[ ]

x

tb d

K M

z D a 
    (5.98) 

Từ điều kiện uốn của vấu ta có: δu = 
. . .

. . .W

x

tb

K h M

z D
≤ [δ]u 

Với vật liệu chế tạo ly hợp là thép 45, ta có:  

[δ]u = 0,25 [δ]ch = 70N/mm
2
;   W = 

6

ab
 

Ta được:                b ≥ 
. . .6

. . . .[ ]

x

tb u

K h M

z D a 
        (5.99) 

Sau khi thay số vào các công thức (5.3.26) và (5.3.27) ta xác định được vấu có kích 

thước (a x h x b) mm. 

Chiều dài moay ơ ly hợp:  L = (1,2- 1,5)d       (5.100) 

Chiều dày moay ơ:    δ = 10 mm.      (5.101) 

Kiểm nghiệm áp suất trên ly hợp thông qua điều kiện sau: 

pa = 
2. .

. . .

x

tb

K M

z F D 
≤ [p]    (5.102) 

Trong đó: [p] là áp suất cho phép, (90  120) N/mm
2
. 
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5.3.3.4. Tính chọn ổ trục  

Để giảm ma sát tới mức thấp nhất ta chọn ổ lăn cho tời. Ổ lăn là chi tiết tiêu chuẩn 

được chế tạo với độ chính xác cao. Khi thiết kế máy ta không tính toán thiết kế ổ mà chọn 

loại ổ và kích thước ổ phù hợp, trên cơ sở đó tiến hành thiết kế kết cấu gối đỡ ổ.  

Kích thước của ổ lăn được xác định thông qua khả năng tải động tính toán của ổ bi 

thông qua công thức: 

     Cd = Q.L
1/m

     (5.103) 

Trong đó:  

Q: Tải trọng làm việc quy ước [kN]; 

L: Tuổi thọ cần thiết [triệu vòng]; 

m: Hệ số, m = 3 đối với ổ bi và m = 10/3 đối với ổ đũa. 

Ổ lăn được chọn có đường kính trong bằng đường kính ngõng trục (đã được xác định 

khi thiết kế trục) sẽ đảm bảo khả năng tải động nếu thỏa mãn điều kiện: 

     Cđ  C          (5.104) 

Trong đó: C là khả năng tải động, cho trong bảng ổ lăn, phụ thuộc vào loại ổ và kích 

thước ổ. 

Dựa vào đường kính trong d của ổ thỏa mãn điều kiện (5.100) sẽ tra được các kích 

thước khác của ổ như đường kính ngoài D, chiều rộng ổ B, bán kính góc lượn r. 

5.3.3.4. Tính chọn then  

Để đơn giản trong chế tạo và lắp ráp, then ghép lỏng có tiết diện hình chữ nhật được 

lựa chọn để ghép trục của bộ truyền xích (hình 5.17). Then là một loại chi tiết máy được 

tiêu chuẩn hóa. Vật liệu then cho trục bộ truyền xích thường chọn thép có giới hạn bền 500 

– 600 Mpa như thép CT5, CT6.  

 

Hình 5.17. Mối ghép then 
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Kích thước của ren (l x b x h) được xác định theo tiêu chuẩn tùy thuộc vào đường 

kính trục d và được kiểm nghiệm thông qua ứng suất sinh ra trên bề mặt tiếp xúc hay trên 

tiết diện nguy hiểm hoặc xác định chiều dài của then khi ứng suất cho phép đã chọn. 

Theo điều kiện bền dập ta có: 

     δd = 
  

     
  [δd]     (5.105) 

Trong đó:  

T: Moment xoắn truyền qua mối ghép; 

d: Đường kính trục; 

l: Chiều dài làm việc của then; 

t: Độ sâu rãnh then trên mayơ, t = 0,4h. 

Theo điều kiện bền cắt ta có: 

     ηc = 
  

     
  [ηc]      (5.106) 

Kích thước then đã chọn cần thỏa mãn điều kiện (5.101) và (5.102), nếu không thỏa 

mãn thì cần chọn lại. Thông thường không cần kiểm nghiệm về độ bền cắt vì điều kiện này 

được thỏa mãn khi chọn tiết diện theo tiêu chuẩn và lấy trị số [δd] theo hướng dẫn. 

5.3.3.5. Tính toán bộ phận dừng kiểu bánh cóc 

Bộ phận dừng kiểu bánh cóc nhiệm vụ chỉ cho phép trống tời quay theo chiều quấn 

cáp kéo gỗ. Vì lý do nào đó, trống tời quay theo chiều ngược lại thì bộ phận dừng kiểu bánh 

cóc lập tức giữ cứng trống tời lại. Nhờ vậy gỗ không bị tụt xuống sườn dốc khi gom gỗ và 

đầu bó gỗ không bị tụt xuống mặt đất khi treo gỗ để kéo theo phương pháp kéo nửa lết.  

 

Hình 5.18. Cơ cấu bánh cóc 
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Bộ phận dừng kiểu bánh cóc có cấu tạo như sau (hình 5.18): Bánh răng cóc được gắn 

cứng với và quay cùng trống tời. Con cóc quay lắp và xoay tự do quanh trục của nó, trục 

này được gắn trên khung tời. Cóc có xu hướng luôn ăn khớp với bánh răng cóc nhờ lò xo 

kéo, nó chỉ không ăn khớp khi bị kéo ra một cách chủ động. 

Răng bánh cóc chịu lực nguy hiểm nhất trong trường hợp bắt đầu ăn khớp và được 

tính toán kiểm tra theo điều kiện ứng suất uốn cho phép với moment uốn: Mu = P.h 

Ứng suất uốn của răng cóc là: 

6

2

6

22 ba
D

hM

ab

Ph

W

Ph x

u 

 

(5.107) 

Trong đó:    

P: Lực vòng, DaN;  

h: Chiều cao tính toán của răng cóc, cm; 

W: Moment chống uốn của răng, cm
3
; 

a: Bề dày của răng, cm; 

b: Bề rộng của răng, cm; 

Mx: Moment xoắn của trục, DaN.cm; 

D: Đường kính ngoài của bánh cóc, cm. 

Lấy a = m; h = 0,75 m; b = ψ m; trong đó m là modul ăn khớp. 

Thay vào công thức trên, có tính đến D = m.z ta được:    

3

9

mz

M x

u


 

 

Trong đó: z là số răng bánh cóc. 

Do đó modul ăn khớp m sẽ là:       

 
32,08 x

u

M
m

z 
     (5.108) 

Bánh cóc được chế tạo bằng thép CT5, ứng suất uốn cho phép là 250  400 daN/cm
2
. 
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Ứng suất tổng của con cóc được tính theo công thức sau: 

 
0

'u
u

M P

W F
        (5.109) 

Trong đó:      

M’u: Moment uốn con cóc, M’u = P.e; 

e: Độ lệch tâm; 

W0: Moment chống uốn của tiết diện, cm
2
; 

F: Tiết diện ngang nhỏ nhất của con cóc, cm
2
. 

Cơ cấu cóc của tời vận xuất gỗ được chế tạo từ thép CT40, ứng suất uốn cho phép là 

600  700 daN/cm
2
. Từ đó ta tính toán được các bộ phận dừng kiểu bánh cóc. 

5.3.4. Tính toán dây chằng và cột đỡ 

a. Tính toán dây chằng 

Hình 5.19 thể hiện sơ đồ tính toán trụ đỡ và dây chằng. Độ bền của dây chằng chủ 

yếu phụ thuộc vào sức căng của dây cáp kéo (nhánh tải), chiều cao của cột, số lượng và 

cách bố trí dây chằng. 

Hai dây chằng thay bằng 1 dây chằng giả định. Chiếu tất cả các lực lên trục x-x và 

cân bằng chúng ta có: 

X = Zk.cos - Zk.r.cos.cos - Ttđ.cos.cos = 0 

Ttd = k k rZ .cos Z .η cos cos

cos cos

α . β. ω

γ. δ


    (5.110) 

Trong đó:  

Ttđ: Lực căng của dây chằng tương đương [N]; 

Ttđ = Ttđmax khi  = 90º và  = 45º. 

Tmax = 



cos.7,0

cos.Zk

.       

Thay 1 dây chằng tương đương bằng 2 dây ta có: 

 [N]     (5.111) 

Trong đó:  là góc giữa 2 dây chằng [độ]. 

2
cos.2

max
1 

T
T 
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Đường kính dây chằng được tính theo công thức: 

        (5.112) 

Trong đó: k là hệ số an toàn, k=3÷3,5. 

 

Hình 5.19. Sơ đồ tính toán trụ đỡ và dây chằng 

. Góc giữa nhánh tải cáp kéo và hình chiếu của nó;  

. Góc giữa hình chiếu cáp tải và x.x;  

. Góc giữa hình chiếu cáp chằng giả định và x.x;  

. Góc giữa cáp chằng giả định và hình chiếu của nó;  

. Góc giữa nhánh tải của cáp kéo và hình chiếu của nó. 

b. Tính toán cột đỡ 

Để xác định lực tác dụng lên cột, chiếu các lực tác dụng lên trục y-y và cân bằng 

chúng. 

Y = P - Zk.sin - Zk.r.sin - Ttđ.sin = 0     

        P = Zk.sin + Zk.r.sin + Ttđ.sin        (5.113) 

    P = Pmax khi  = 40 ÷ 45
o
;  = 60

0
;  = 30

o
. 

k

T
T d1
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Đường kính cột được tính theo công thức: 

d=3,14. 24
maxP .H    [cm]   (5.114) 

 Trong đó:   

d: Đường kính cột [cm]; 

Pmax: Lực tác dụng lên cột [kN];    

H: Chiều cao của cột [m]. 

5.3.5. Ròng rọc và hệ ròng rọc 

Ròng rọc là một chi tiết không thể thiếu được trong thiết bị tời vận xuất và bốc dỡ gỗ 

được dùng để thay đổi hướng chuyển động của cáp kéo gỗ, tăng được lực kéo khi kéo hoặc 

nâng hạ gỗ. Ròng rọc thay đổi hướng được bố trí như hình 5.20a. Nếu gọi Q là tải trọng, Z 

là lực kéo cáp kéo thì: 

Z = 
Q


        (5.115) 

Trong đó:   

Z : Sức kéo của dây cáp kéo [N]; 

 : Hiệu suất của ròng rọc, <1. 

Nếu ròng rọc di động được mắc theo hình 5.20b thì ta được khả năng kéo tải của 

động lực. Trong trường hợp này sức kéo được tính theo công thức:  

Z = 
2.

Q


     (5.116) 

Nếu ròng rọc di động mắc theo hình 5.20c thì tốc độ vật nâng hay kéo nhanh gấp hai 

lần tốc độ của dây kéo nhưng lực kéo của cáp lại chịu gấp hơn hai lần trọnglượng vật nâng: 

   Z=
Q 1

Q Q 1
η η

 
   

 
      (5.117) 

 

Hình 5.20. Bố trí ròng rọc đổi hướng 



126 

Nếu một tập hợp nhiều ròng rọc được đấu ghép theo một trật tự nhất định nhằm mục 

đích tăng lực kéo của động lực thì tập hợp ròng rọc ấy được gọi là hệ ròng rọc. 

Hệ ròng rọc được chia ra 2 loại chính. Loại thứ nhất là hệ ròng rọc mà đầu tự do của 

dây kéo được luồn ra từ ròng rọc di động (hình 5.21a). Loại thức hai là hệ ròng rọc mà đầu 

tự do của dây kéo được luồn ra từ ròng rọc cố định (hình 5.21b). 

 

Hình 5.21. Hệ ròng rọc 

Nếu gọi m là số nhánh dây trực tiếp chịu tải thì lực kéo Z của nhánh dây đi ra là: 

   
. h

Q
Z

m
      (5.118) 

Trong đó: h là hiệu suất của hệ ròng rọc. 




h

n

n






1

1.( )  

Trong đó: 

 : Hiệu suất truyền động của ròng rọc đơn; 

n: Số ròng rọc có trong hệ. 

5.3.6. Tính toán dây buộc gỗ 

Dây buộc là dây trực tiếp buộc vào bó gỗ để kéo hay nâng hạ. Dây buộc thường được 

làm bằng các loại vật liệu có tính mềm và tính dẻo cao để dễ dàng khi buộc như  dây chão 

bằng đay, gai, sợi tổng hợp, các loại dây cáp mềm và các loại dây xích.  

Tùy theo cách buộc để kéo lê tải trọng gỗ hay để nâng nó mà dây buộc chịu sức căng 

khác nhau. Khi kéo gỗ từ xa thông thường gỗ chuyển động dọc (trục cây gỗ song song với 

phương chuyển động) người ta thường không cần dây buộc riêng mà dùng ngay dây kéo gỗ 

của tời để buộc vào đầu cây gỗ bằng móc sắt hình chữ S (hình 5.22a). Khi kéo gỗ lên ôtô 

thường phải kéo ngang bó gỗ (trục bó gỗ vuông góc với phương chuyển động, hình 5.22b).  
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Hình 5.22. Sơ đồ d y cáp buộc khi kéo và n ng gỗ  

Sức căng của dây buộc ZB được tính theo công thức sau: 

B

Q.f
Z

α
2.cosβ.cos

2

      (5.119) 

Trong đó:   

Q: Tải trọng nâng hoặc kéo [N]; 

f: Hệ số ma sát giữa gỗ và mặt đất; 

, : Các góc được thể hiện trên hình 5.15. 

Khi phải nâng gỗ ngắn không cần dùng dây buộc riêng mà sử dụng ngay dây kéo để 

buộc vào giữa cây gỗ và khóa chặt bằng móc chữ S (hình 5.15c). Khi nâng gỗ dài cần phải 

buộc 2 đầu như hình 5.15d. Trong trường hợp này sức căng của dây buộc ZB được tính theo 

công thức sau: 

2.cos
2

B

Q
Z


        (5.120) 

Để bảo đảm an toàn khi kéo cũng như khi nâng gỗ, góc  hợp bởi 2 nhánh buộc 

thường không được lớn hơn 120
o
. 

5.3.7. Tính toán móc kéo gỗ 

Móc kéo gỗ được cố định vào đầu dây cáp của tời. Móc kéo thường được chế tạo 

theo tiêu chuẩn hóa về tải trọng nâng và kích thước, do đó móc kéo gỗ được tính chọn. Khi 

tính toán để chọn móc kéo ta phải tính theo tải trọng động tác dụng lên móc kéo.  
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Tải trọng động tính cho móc theo công thức sau: 

Qđ = k.Q     (5.121) 

Trong đó:  

Q: Tải trọng kéo [N]; 

k: Hệ số động phụ thuộc vào nguồn động lực.  

Nếu động lực là sức người k = 1; máy làm việc ở chế độ nhẹ k = 1,2; máy làm việc ở 

chế độ trung bình k = 1,4; máy làm việc ở chế độ nặng, k = 1,65. 

5.4. Cơ sở tính toán đường cáp vận xuất gỗ 

Đường cáp là loại hình vận xuất gỗ phổ biến ở các nước có nền công nghiệp khai thác 

gỗ phát triển áp dụng cho khai thác rừng trên địa hình dốc trên 35%, khối lượng khai thác 

lớn hoặc những nơi có nền đất yếu. Tuy nhiên, vận xuất gỗ trên địa hình dốc ở Việt Nam 

hiện nay chủ yếu được thực hiện bằng phương pháp thủ công do nhiều nguyên nhân như 

khả năng tiếp cận về công nghệ và khả năng đầu tư cho cơ giới hóa còn hạn chế, khai thác 

thác phân tán, diện tích một đơn vị khai thác nhỏ cũng là một rào cản trong việc cơ giới 

hóa vận xuất gỗ nói chung và áp dụng đường cáp nói riêng trong vận xuất gỗ ở Việt Nam. 

5.4.1. Tính toán kỹ thuật cho một đường cáp 

Đường cáp vận xuất gỗ được phân loại thành nhiều kiểu khác nhau, trong đó đường 

cáp hai dây có động lực được áp dụng phổ biến hơn cả. Do đó trong phần này chủ yếu tính 

toán cho kiểu đường cáp này. Hệ thống đường cáp hai dây có động lực thường bao gồm 

các bộ phận gồm nguồn động lực, dây cáp mang, dây cáp kéo, xe treo, mố gắn cáp, trụ đỡ 

trung gian, dây chằng, bộ phận điều khiển (hình 5.23).  

 

Hình 5.23. Mô hình đường cáp 2 d y có động lực 
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Các bộ phận cần được tính toán khi thiết kế, chế tạo và lắp đặt vận hành đường cáp. 

Trong phần này giới thiệu một cách khái quát về tính toán một vài chi tiết của đường cáp. 

5.4.2. Tính toán dây cáp mang 

Mục đích tính toán dây cáp đỡ là để lựa chọn hoặc kiểm tra đường kính dây cáp cho 

phù hợp với tải trọng. Việc lựa chọn đúng đường kính dây cáp đỡ để sử dụng có một ý 

nghĩa rất lớn về kinh tế và kỹ thuật. Nếu dây cáp chọn quá lớn so với tải trọng cần vận xuất 

dẫn đến trọng lượng đường cáp tăng, giá thành mua sắm thiết bị và công lắp đặt xây dựng 

cũng tăng, dẫn đến giá thành vận xuất tăng lên. Ngược lại, nếu chọn dây cáp nhỏ hơn so 

với yêu cầu của tải trọng sẽ dẫn đến dây cáp bị quá tải khi làm việc, tuổi thọ của cáp giảm 

và bị đứt, gây nguy hiểm cho công nhân vận hành và phát sinh công sửa chữa, ảnh hưởng 

đến năng suất vận xuất gỗ.  

 

Hình 5.24. Sơ đồ tính toán d y cáp đỡ 

Để tính toán độ bền của cáp đỡ cần phải sử dụng mối quan hệ của các thông số của 

dây cáp. Trên hình 5.24 giới thiệu phương pháp tính toán dây cáp đỡ. 

Dây cáp đỡ được căng trên 2 điểm không cùng độ cao, do trọng lượng bản thân của 

cáp, ở 2 đầu dây xuất hiện hai lực căng tiếp tuyến TA và TB tác động vào 2 mố A và B. 

Người ta đã chứng minh được rằng tại gối đỡ cao (mố gắn A) bao giờ dây cáp cũng có sức 

căng lơn hơn ở mố gắn dưới (mố B). Có nghĩa là TA > TB. Độ chênh lệch này được tính 

theo công thức:  

TA - TB = g0.h  [N]      (5.122) 

Trong đó:   

g0: Trọng lượng một mét chiều dài của cáp [N/m];      

h : Độ chênh cao giữa 2 điểm A và B [m]. 

Nếu TA và TB được phân ra 2 thành phần theo phương thẳng đứng VA, VB và theo 

phương ngang HA, HB thì người ta cũng chứng minh được rằng: 

HA = HB = H      (5.123) 

f m
a

x

l/2

l

1

2

HA A

B HB

VATA

TB
VB
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Và chỉ có thành phần thẳng đứng chênh lệch nhau mà thôi, tức là: 

VA > VB           (5.124) 

Thành phần thẳng đứng VA và VB được gọi là phản lực của gối đỡ, còn HA và HB gọi 

là sức căng ngang của đường dây và có giá trị không đổi trong một nhịp cáp. Sức căng 

ngang của cáp đỡ H có mối liên hệ với sức căng tiếp tuyến ở 2 đầu AB theo công thức sau: 

H = Ttb.cos  [N]   (5.125) 

Trong đó:  

Ttb: Sức căng trung bình của dây cáp [N]; 

Ttb = 

T TA B

2
 

 : Góc nghiêngg của dây cung trong nhịp cáp [độ]. 

Khi dây cáp chưa mang tải, sức căng ngang H còn có mối liên hệ với độ võng lớn 

nhất của đường dây theo công thức: 

2

0

max8 cos

g l
H

f 





           (5.126) 

Trong đó:   

l: Khoảng cách giữa 2 điểm A,B [m]; 

fmax: Độ võng lớn nhất trong nhịp [m]. 

Vị trí có độ võng lớn nhất tại toạ độ giữa nhịp: x =
1

2
  

Khi có một tải tác dụng vào nhịp cáp, người ta đã chứng minh được rằng khi tải 

trọng đến giữa nhịp sẽ cho sức căng lớn nhất. Nói cách khác, khi tải trọng chuyển động đến 

giữa nhịp thì dây cáp nguy hiểm nhất. Trong trường hợp này sức căng ngang được tính 

theo công thức: 

2

0

max max8 cos 4

g l Q l
H

f f

 
 


   [N]   (5.127) 

Trong đó: Q là trọng lượng của khúc gỗ [N]. 

Tùy theo chiều dài nhịp cáp và đường kính dây cáp đỡ ta quy định giá trị độ võng f 

cho thích hợp nhằm bảo đảm an toàn về độ bền cho cáp đỡ. Trong việc tính toán cáp đỡ ta 

còn sử dụng mối liên hệ giữa góc nghiêngg của lực tiếp tuyến (góc ) với góc nghiêngg 
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của nhịp (góc ). Tại gối A góc nghiêngg của lực tiếp tuyến TA là 1 và tại gối B góc 

nghiêngg của lực tiếp tuyến TB là 2. Ta đã chứng minh được rằng:  

tg1 = tg + 4.S 

tg2 = -tg + 4.S           (5.128) 

Trong đó: S là hệ số độ võng, S = maxf

l
. 

Với cáp mang (cáp đỡ) S = 0,08 ÷ 0,1 và có thể kiểm tra giá trị của S theo sóng phản 

hồi của cáp theo công thức sau: 

   
20,3.t

S
l

            (5.129) 

Trong đó: t là thời gian phản hồi của sóng chấn động cáp [s]. 

Khi có một tải trọng Q tác dụng vào giữa nhịp cáp, góc  được xác định bằng các 

công thức sau đây: 

   0
1

.

2

g C Q
tg tg

H
 


         (5.130) 

   0.2
2

g C Q
tg tg

H
 


                  (5.131) 

Trong đó: C là chiều dài dây cung AB [m]. 

C
l


cos  

Từ những mối liên hệ trên ta dễ dàng tính được sức căng tiếp tuyến TA và TB theo các 

công thức sau: 

2 2

A aT v H  và 
2 2

B BT v H         (5.132) 

Hay:           
A

1

H
T

cosα
 và 

B

2

H
T =

cosα
 

Sau khi tính toán được sức căng tiếp tuyến lớn nhất của đường dây TA ta chọn đường 

kính của dây cáp cho phù hợp. Đường kính cáp đỡ phù hợp với sức căng tiếp tuyến lớn 

nhất ở điểm cao A được xác định theo công thức sau: 

Tmax = TA = dT

n
     (5.133) 

Trong đó:  

Tđ: Lực kéo đứt của dây cáp [N]. Lực này được quy định bởi nhà  chế tạo dây cáp; 

n: Hệ số an toàn, trong các đường cáp vận xuất gỗ n=2,5÷3. 
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Sức căng ở điểm thấp (điểm B) được xác định theo công thức sau: 

TB = TA - g0.h       (5.134) 

Hay:              TB = Ttb - 
0.

2

g h
                                (5.135) 

Căn cứ vào giá trị TB ta chọn nguồn động lực để căng dây cáp đỡ. Như vậy lực căng 

TB còn được gọi là lực căng lắp ráp hay lực căng lắp đặt dây cáp đỡ. 

5.4.3. Tính toán dây cáp kéo  

Cáp kéo là dây cáp nối liền xe chở gỗ với trống tời. Nó có nhiệm vụ kéo xe chở gỗ 

chuyển động trên cáp đỡ. Tùy theo kiểu đường cáp mà dây cáp kéo có thể nối lại thành 

vòng kín hoặc để hở (không mắc thành vòng kín). Tính toán cáp kéo nhằm bảo đảm độ bền 

của nó trong quá trình vận hành xe chở gỗ. Mặt khác, biết được lực kéo ta còn xác định 

được công suất của nguồn động lực cho cáp kéo.  

Để kéo được xe chở gỗ chuyển động thì sức căng của dây cáp kéo phải thắng được 

các lực cản tác động vào xe chở gỗ. Các loại lực cản tác dụng vào xe chở gỗ bao gồm lực 

cản chuyển động của xe, phân lực trọng lượng của xe chở gỗ và cáp kéo. Ngoài hai loại lực 

cản kể trên, trong hệ thống cáp kéo còn chịu lực cản quán tính. Lực cản này xuất hiện khi 

khởi động hoặc khi hãm xe. Trong các thiết bị cáp vận xuất hiện nay, tốc độ xe chở gỗ 

không lớn lắm ta có thể không cần tính toán lực cản này. Ở những đường cáp nhiều nhịp, 

địa hình lồi lõm, hệ thống cáp kéo còn phải chịu đựng thêm loại lực cản phụ do đặc trưng 

của mặt cắt dọc lồi lõm gây nên. Trong các đường cáp vận xuất gỗ hiện nay cũng ít gặp 

trường hợp có cự li quá dài, vì vậy trong phần này không đề cập tới loại lực này.  

a. Lực cản chuyển động của xe 

Lực cản này phát sinh khi các bánh xe của xe chở gỗ lăn trên cáp đỡ. Lực cản này 

luôn ngược chiều với chiều chuyển động của xe và được xác định bằng công thức sau: 

Fc = Q.cos.f         (5.136) 

Trong đó:   

Q: Trọng lượng của gỗ, xe treo và một phần cáp kéo [N]; 

 : Góc nghiêngg trong nhịp [độ]; 

f: Hệ số ma sát tổng hợp. 

f = 2
1.

r

R R


       (5.137) 

Trong đó:   

µ1: Ma sát trượt giữa trục bánh xe và mayơ; 

µ2: Ma sát lăn giữa vành bánh xe và cáp đỡ; 

r: Bán kính của trục bánh xe [mm]; 

R : Bán kính vòng lăn của bánh xe [mm]. 
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b. Phân lực trọng lượng của xe chở gỗ và cáp kéo 

Lực cản này phát sinh khi xe chuyển động lên và xuống dốc. Khi xe chuyển động lên 

dốc thì phân lực này có chiều ngược với chiều chuyển động của xe, còn khi chuyển động 

xuống dốc thì phân lực này sẽ cùng chiều với chiều chuyển động của xe và nó có vai trò 

thúc đẩy thêm khả năng chuyển động của xe. Phân lực trọng lượng được xác định theo 

công thức sau: 

   sintF Q     [N]    (5.138) 

Trong đó: Q là trọng lượng gỗ, xe treo và một phần cáp kéo [N]. 

Lực kéo của cáp kéo lớn hay nhỏ là phụ thuộc vào các loại lực cản kể trên lớn hay 

nhỏ. Đường kính của cáp kéo được lựa chọn phải phù hợp với sức kéo của nó, có nghĩa là 

việc chọn cáp kéo cũng tương tự như việc chọn đường kính của cáp đỡ là phải thỏa mãn 

điều kiện: 

Fk = dT

n
        (5.139) 

Trong đó:          

Tđ: Lực kéo đứt của dây cáp [N]. Lực này được đưa ra bởi nhà chế tạo dây cáp; 

n: Hệ số an toàn, trong các đường cáp vận xuất gỗ n =2,5÷3. 

Ở các đường cáp mà có cáp kéo nối thành vòng kín và các bánh xe căng cáp kéo đặt 

cố định (tức là hệ thống dây cáp kéo không có thiết bị tự điều chỉnh lực căng) thì lực căng 

lắp ráp lớn nhất TH có thể tính theo công thức sau: 

max .HT W   [N]      (5.140) 

W = g1. 

Trong đó:   

W: Trọng lượng của cáp kéo tác động vào xe treo; 

g1: Trọng lượng 1m cáp kéo [N]; 

: Chiều dài đoạn cáp kéo tác dụng vào xe chở gỗ [m]; 

Nếu trên hệ thống cáp kéo có nhiều xe đồng thời chuyển động thì  chính là khoảng 

cách giữa hai xe. Nếu chỉ có 1 xe thì có thể lấy  bằng toàn bộ dây cáp kéo trong nhịp tác 

động vào xe; 

: Hệ số lực kéo tối đa. 

1 4.

8.

tg S

S




 
     (5.141) 

Trong đó: S là hệ số độ võng, với cáp kéo lấy S = 0,03÷0,04. 
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Ở các đường cáp có cáp kéo nối thành vòng kín, người ta còn kiểm tra khả năng bám 

của cáp kéo với bánh xe chủ động. Để bảo đảm bánh xe chủ động không bị trượt với cáp 

kéo ta dùng công thức Euler: 

.max

min

T
e

T

           (5.142) 

Trong đó:   

Tmax: Sức căng của cáp kéo ở nhánh vào bánh chủ động [N]; 

Tmin: Sức căng của cáp kéo ở nhánh ra bánh chủ động [N]; 

e: Cơ số của logarit tự nhiên; 

µ: Hệ số ma sát của cáp kéo với bánh xe chủ động; 

 : Góc ôm của cáp kéo trên bánh xe chủ động [độ]. 

5.4.4. Dung tích chứa cáp của trống tời 

Dung tích chứa cáp của trống tời là chỉ số quan trọng phản ánh khả năng và phạm vi 

hoạt động của xe treo và quy mô đường cáp. Số lượng cáp cuốn được của trống tời được 

xác định theo công thức: 

   i = ic .il      (5.143) 

Trong đó:  

il: Số lượt cáp cuốn trên trống tời; 

ic: Số vòng cáp cuốn được trên trống. 

ic =   
  

  
   

Trong đó:  

lt: Chiều dài của trống tời [mm]; 

dc: Đường kính của cáp [mm]; 

θ: Hệ số hở của các vòng cáp cuốn trên trống tời, θ ≈ 0,9. 

Số lượt cáp cuốn trên trống tời được tính theo chiều cao gờ trống có dự trữ một 

khoảng cách bằng 2dc giữa gờ trống tời và lớp cáp ở ngoài cùng. 

i1 = 
             

    
 

Trong đó:  

D1: Đường kính của gờ trống [mm]; 

D2: Đường kính của trống tời [mm]. 
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Chiều dài trung bình của một vòng cáp cuốn được vào trống tời được xác định theo 

công thức: 

   

Ltb = 
               

      
         [m]   (5.144) 

Dung tích chứa cáp của trống tời xác định theo công thức: 

   L = Ltb .i     (5.145) 

Thay giá trị của Ltb và i vào công thức trê ta có: 

   L = 
                                

       
       [m]                (5.146) 

5.4.5. Tính toán tốc độ chuyển động của xe chở gỗ  

Tốc độ chuyển động của xe chở gỗ cũng là tốc độ chuyển động của cáp kéo. Cáp kéo 

cuốn vào trống tời thành nhiều lớp nên nếu tốc độ quay của trống tời không đổi thì tốc độ 

chuyển động của cáp kéo luôn thay đổi, thông thường v = 0,6 ÷ 0,8 m/s.  

Tốc độ chuyển động của cáp kéo là nhỏ nhất và được xác định theo công thức: 

v1 = 
            

       
  [m/s] 

Tốc độ chuyển động của cáp ở lớp thứ 2: 

v2 = 
             

       
  [m/s] 

Tốc độ chuyển động của cáp ở lớp thứ i: 

   vi = 
                   

       
  [m/s]             (5.147) 

Trong đó:  

D2: Đường kính của trống tời [mm]; 

dc: Đường kính của cáp [mm]; 

n: Số vòng quay của trống tời [vòng/phút]; 

i Số lớp cáp cuốn được trên trống. 

Tốc độ lớn nhất khi quấn cáp ở lớp ngoài cùng và được tính theo công thức: 

   vmax = 
             

       
  [m/s]    (5.148) 

Trong đó: D1 là đường kính của gờ trống tời [mm]. 
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5.4.6. Tính toán công suất động cơ 

Công suất của động cơ dùng để kéo hệ thống cáp kéo trong trường hợp dây cáp kéo 

không mắc thành vòng kín được xác định theo công thức sau: 

.

1000.

kF v
N


      [kW]      (5.149) 

Trong đó:   

N: Công suất động cơ [kW];  

Fk: Lực kéo lớn nhất mà cáp kéo sản ra [N]; 

v: Vận tốc của xe chở gỗ [m/s]; 

 : Hiệu suất truyền động của động cơ. 

Trong trường hợp dây cáp kéo nối thành vòng kín, công suất động cơ được xác định 

theo công thức sau: 

 max min

1000

T T v
N




        [kW]     (5.150) 

Trong đó:   

Tmax: Sức kéo của dây cáp kéo ở nhánh vào [N]; 

Tmin: Sức kéo của dây cáp kéo ở nhánh ra [N]. 

5.4.7. Tính toán tải trọng chuyến của đường cáp 

Trọng lượng xe treo có tải Q được tính theo điều kiện kéo của tời. Nhưng do tời được 

lắp sau máy kéo nên lực lớn nhất mà nó có thể kéo xe treo cũng chỉ bằng lực kéo, bám của 

máy kéo, nghĩa là:  

Ftời   Fmk. 

Mặt khác trong trường hợp áp dụng sơ đồ vận xuất gỗ theo phương pháp kéo lửa lết 

thì lực kéo dây cáp kéo có giá trị lớn nhất khi xe treo có tải tiến gần đến trụ trên trong 

trường hợp kéo gỗ lên dốc (hình 5.25), hoặc khi xe treo gần sát trụ dưới trong trường hợp 

kéo xuôi dốc (hình 5.26). Vì khi xe treo càng gần trụ thì góc hợp giữa phương dây cáp và 

phương ngang càng lớn do cáp mang bị võng thành đường gẫy khúc nên làm cho lực cản 

chuyển động của xe treo tăng lên rất nhiều.  
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Hình 5.25. Sơ đồ xác định tải trọng trong trường hợp kéo gỗ lên dốc 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Hình 5.26. Sơ đồ xác định tải trọng trong trường hợp kéo gỗ lên dốc 

Ta có thể tìm được lực kéo tại vị trí xe treo theo sơ đồ hình 5.27. Thành phần lực kéo 

theo phương chuyển động của gỗ Fx cũng được xác định theo biểu thức sau với giả thiết hệ 

số phân bố tải trọng n = 0,5: 

Fx = F cos λ = Qsin + n.Q(f.cos)+ (1-n).Q. + q2Lxsin + T0 

 Tt 

 T3 

 T4 

  

 F 

  

 Q 

 T2 

 T1 

 T3 

 F 

 T2 

 T4 

  

  

 Q 
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Từ đó: F = 1 2 0Qsin  + nQf cos  +  (1-n)Q  + q L sin   + T

cos

   


   (5.151) 

Trong đó:   

T0: Sức căng ở điểm đầu của các nhánh cáp không tải khi có kể đến độ cứng của cáp 

cuốn trên tang tời, ma sát ở ổ trục tời và lực cản phanh To = (100 – 150) N;  

: Hệ số cản tổng hợp của dây cáp mang với xe lăn, khi nó tiến gần đến trục đỡ, hệ 

số  có giá trị rất lớn:  = 0,7 - 0,8.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 5.27. Sơ đồ xác định lực kéo lớn nhất khi kéo tải lên dốc 

Trên hình 5.27 ta có  là góc xiên của dây cáp kéo so với mặt phẳng nghiêng,   là 

góc nâng hợp bởi trục cây gỗ với mặt đất. 

Lực căng cáp kéo tại các vị trí của puly chuyển hướng (hình 5.25) là: 

T2 = 
F


; T3 = 

2

F


; T4 = T3 + 

2 2 22
( . cos sin

F
t q l m   


    ). 

Trong đó: 

m: Hệ số phần dây cáp trượt trên mặt đất, cự li >100m  thì m = 0,7 - 0,8; 

η: Hệ số hữu ích của puly η = 0,95 - 0,97.  

Sức căng cáp kéo tại vị trí tang tời: 

Tk = 4T


 = 

2

F


2

2( . cos sin
q l

m   


  )                    (5.152) 

Từ các biểu thức trên ta có : 

Tk = 
3

F


2

2( . cos sin ) k

q l
m F  


    

 F 

 Fm s 

  

  

 Q 

  

 Fc 

 N 
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Hay          F = 
3

KF 2

2 2( . cos sin )q l m               

Từ đó ta có: Q =
 

 

3 2

2 2 0 2

1

cos sin cos sin

1
sin cos

2

kF q L m T q L

f

      

  

     

 
  

 

    (5.153) 

Khối lượng gỗ của mỗi chuyến tính từ tải trọng Q:  

Qg = Q – Qxe - Qcáp. 

Trong đó:       

Qxe: Trọng lượng của xe treo, Qxe = (100 –120) N; 

Qcáp: Trọng lượng phần cáp kéo đặt vào xe, Qc = q2
2

L
 = 1,95L. 
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Chương 6 

CƠ SỞ TÍNH TOÁN THIẾT BỊ VẬN CHUYỂN GỖ 

 

6.1. Khái niệm  

Các thiết bị vận chuyển gỗ có nhiệm vụ vận chuyển gỗ từ nơi khai thác về các bãi gỗ 

hoặc đến những nơi tiêu thụ và chế biến. Hiện nay có 2 loại hình vận chuyển gỗ phổ biến 

là vận chuyển gỗ bằng đường ôtô và vận chuyển gỗ bằng đường thủy. Trong giáo trình này 

chủ yếu đề cập đến cơ sở tính toán cho các thiết bị vận chuyển gỗ bằng đường ôtô. 

Ôtô vận chuyển gỗ chủ yếu gồm xe chở gỗ chuyên dùng và xe tải thường. Ôtô vận 

chuyển gỗ chuyên dùng gồm máy kéo kết hợp rơmooc (forwarder), xe đầu kéo kết hợp 

rơmooc chuyên dùng có chiều dài không đổi, xe đầu kéo kết hợp rơmooc chuyên dùng 

chiều dài có thể thay đổi. Các ôtô vận chuyển gỗ chuyên dùng thường được trang bị tay 

bốc thủy lực để tự bốc dỡ gỗ. Ở các nước có nền công nghiệp rừng phát triển thì việc vận 

chuyển gỗ chủ yếu được thực hiện bằng các xe vận chuyển gỗ chuyên dùng trong khi ở 

Việt Nam chủ yếu sử dụng các xe tải thường có tải trọng từ 5 tấn trở xuống cho cự li dưới 

50 km và tải trọng lớn hơn 5 tấn cho cự li vận chuyển lớn hơn. 

Đường ôtô lâm nghiệp có những đặc điểm khác so với đường giao thông công cộng 

như độ dốc lớn, bề rộng nền đường hạn chế, bán kính cong nhỏ, tầm nhìn hạn chế, chủ yếu 

mặt đường đất trong điều kiện độ ẩm cao và độ ổn định không cao. Tất cả các đặc điểm 

này ảnh hưởng đến độ ổn định và khả năng kéo bám và tốc độ di chuyển của của thiết bị 

vận chuyển gỗ, do đó khi tính toán cần xem xét đến các yếu tố này. Để làm cơ sở cho việc 

nghiên cứu và tính toán thiết bị vận chuyển gỗ cần nghiên cứu các cấp hạng và những chỉ 

tiêu cơ bản của đường ôtô lâm nghiệp. 

6.1.1. Phân loại đường ôtô lâm nghiệp 

Một trong những đặc điểm trong vận chuyển gỗ là càng đi sâu vào trong để tiếp cận 

với các diện tích khai thác thì tổng khối lượng gỗ cần vận chuyển giảm, do đó cấp hạng 

của đường cũng phải phù hợp với khối lượng vận chuyển.  

Bảng 6.1. Ph n cấp các loại đường ôtô l m nghiệp 

Cấp đường 
Khối lượng vận chuyển  

[tấn/năm] 
Loại đường Chức năng chính 

I Trên 45.000 
Đường trục 

chính 

Kết nối đường trục phụ với đường giao thông công 

cộng; đường vận chuyển chính của một khu vực kinh 

tế lâm nghiệp 

II 20.000 ÷ 45.000 
Đường trục 

phụ 

Kết nối đường nhánh chính với đường trục chính; 

đường vận chuyển chính của một lâm trường; xe chạy 

quanh năm 

III 8.000 ÷ 20.000 
Đường nhánh 

chính 

Kết nối đường nhánh phụ với đường trục phụ; xe chạy 

quanh năm, trừ những ngày mưa lũ lớn 

IV Dưới 8.000 
Đường nhánh 

phụ 

Kết nối bãi gỗ tạm thời với đường nhánh chính, xe 

chạy trong mùa khô 
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Đường ôtô lâm nghiệp tạo thành một mạng lưới đường gồm nhiều cấp hạng và loại 

đường khác nhau. Căn cứ vào tổng khối lượng gỗ vận chuyển trong năm, đường ôtô lâm 

nghiệp được phân làm 4 cấp I, II, III, IV tương ứng với 4 loại đường gồm đường trục 

chính, đường trục phụ, đường nhánh chính và đường nhánh phụ như trong bảng 6.1. 

Trong một số trường hợp để tiếp cận với khu khai thác không cần thiết phải có đầy 

đủ cả bốn loại đường trên mà chỉ bao gồm một hoặc một vài cấp hạng đường đề cập ở trên. 

6.1.2. Chỉ tiêu kỹ thuật chủ yếu của đường ôtô lâm nghiệp 

Từ đặc điểm của đường ôtô lâm nghiệp và cấp hạng của chúng, cần phải đưa ra các 

chỉ tiêu kỹ thuật cho từng loại cấp đường để làm căn cứ cho việc thiết kế thi công và sử 

dụng đường một cách phù hợp. Các chỉ tiêu kỹ thuật chủ yếu của đường ôtô lâm nghiệp 

được thể hiện trong bảng 6.2. 

Bảng 6.2. Chi tiêu kỹ thuật chủ yếu của đường ôtô l m nghiệp 

Các chỉ tiêu kỹ thuật 
Cấp đường 

I II III IV 

Mật độ xe chạy [xe/ngày và đêm] > 85 40÷85 15÷40 < 15 

Tốc độ thiết kế [km/h] 30/25 25/20 20/15 10/10 

Độ dốc tối đa theo chiều có tải [%] 6/7 8/9 9/10 11/12 

Độ dốc tối đa theo chiều không tải [%] 8/9 9/10 10/11 11/12 

Số làn xe 2 1 1 1 

Bề rộng mặt đường [m] 6,0 3,5 3,0 3,0 

Bề rộng nền đường [m] 7,0 6,5 4,5 4,5 

Bán kính đường cong nằm tối thiểu [m] 30/35 25/30 20/25 15/20 

Tầm nhìn tối thiểu [m] 35/30 30/25 25/20 20/15 

6.2. Ảnh hưởng của mấp mô mặt đường lên xe vận chuyển 

Trong quá trình làm việc, lực kích thích từ mặt đường gây nên tải trọng động biến 

thiên liên tục theo thời gian tác dụng lên sát xi của ôtô qua hệ thống treo gây nên hiện 

tượng hư hỏng do mỏi. Đến nay đã có nhiều công trình nghiên cứu đã công bố về các 

phương pháp mô tả sự mấp mô mặt đường khác nhau có ảnh hưởng đến giao động của xe. 

Căn cứ vào chiều dài và chiều cao của mấp mô mặt đường mà biên dạng bề mặt 

đường có thể được phân chia ra thành ba nhóm chủ yếu sau:  

Nhóm 1: Mấp mô có chiều dài ngắn, tác động lên các bánh xe mang tính va đập 

(dạng hình bậc, hình thang, tam giác); 

Nhóm 2: Mấp mô có dạng điều hòa; 

Nhóm 3: Mấp mô thay đổi liên tục với hình dạng bất kỳ (mấp mô phân bố ngẫu nhiên). 
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6.2.1. Mấp mô có chiều dài ngắn tác động lên các bánh xe mang tính va đập 

Gọi h0 là là chiều cao mấp mô. Mấp mô dạng này được mô tả trên hình 6.1.1.  

h0

 

Hình 6.1. Mấp mô dạng bậc 

Với mấp mô dạng bậc, phương trình toán học của biên dạng mặt đường như sau: 

0

0

0 0

0 khi S  S
h

h  khi S S


 



                                        (6.1) 

Trong đó:   

S: Chiều dài quãng đường xe đi được [m]; 

S0: Chiều dài quãng đường đi được đến thời điểm xuất hiện mấp mô [m]. 

6.2.2. Mấp mô dạng sin 

Mấp mô đơn dạng sin thường được sử dụng trong khảo sát giao động của ôtô do có 

kết cấu đơn giản dễ dự báo quy luật kết quả, cũng như dễ thực hiện thí nghiệm để kiểm 

chứng mô hình (hình 6.1). Chiều cao của mấp mô được tính theo công thức sau: 

1
1 cos 2 0

2( )

0 0 ,

x
H khi x L

Lh x

khi x x L


   

     
   


 

    (6.2) 

Giả sử với vận tốc không đổi của xe là v thì chiều cao mấp mô theo thời gian được 

tính theo công thức sau: 

1
1 cos 2 0

2( )

0 0 ,

vt
H khi vt L

Lh t

khi vt vt L


   

     
   


 

    (6.3) 

Trong đó:   

H: Chiều cao mấp mô cực đại [m]; 

L: Chiều dài mấp mô [m]; 

V : Vận tốc chuyển động của xe [m/s]; 

t: Thời gian qua mấp mô [s]. 
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x y

z

H

 

Hình 6.2. Mấp mô mặt đường mô tả theo chiều dài 

6.2.2. Mấp mô theo tiêu chuẩn ISO 8608:1995 

Phương pháp mô tả mấp mô mặt đường bằng hàm ngẫu nhiên đã được Tổ chức tiêu 

chuẩn quốc tế (ISO) tiêu chuẩn hóa vào năm 1995 theo tiêu chuẩn ISO 8608:1995. Tiêu 

chuẩn này thường được sử dụng để mô tả kích thích từ mặt đường trong các mô hình động 

lực học của ôtô.  

Đặc điểm của tiêu chuẩn là được phân biệt các dạng đường theo mật độ phổ năng 

lượng và chia chúng thành 7 loại tiêu chuẩn với các ký hiệu quy ước từ A đến H như  

bảng 6.3. 

Hàm mật độ năng lượng chiều cao của mấp mô mặt đường theo tần số n được tính 

như sau: 

      0

0

w

d d

n
G n G n

n



 
  

 
    (6.4) 

hoặc           
0

0

( ) ( )

w

d dG G



 
    

 
 

Trong đó:   

n: Tần số không gian [chu kỳ/m]; 

n0: Giá trị tham chiếu của n [n0 = 0.1 chu kỳ/m]; 

Gd(n0): Mật độ phổ năng lượng ở tần số n0 (bảng 6.1); 

: Tần số góc [rad/m]; 

w: Chỉ số mũ, thường chọn w = 2; 

0: Tần số không gian tham khảo, 0 = 1rad/m. 

Mối quan hệ giữa tần số n và tần số góc  được thể hiện bằng biểu thức:  

n = Ω/2π 
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Bảng 6.3. Tiêu chuẩn  SO  6      5 ph n loại đường 

L  i đ  ng 

            hông  ố  ô      p  ô  h     n  ố không gi n  n] 

k Gd (n0) [10
-6

 m
3
] 

Min Trung bình  Max     

A – B 3 -- 24 25 

B – C 4 25 26 27 

C – D 5 27 28 29 

D – E 6 29 210 211 

E – F 7 211 212 213 

F - G 8 213 214 215 

G - H 9 215 216 217 

n0 = 0.1 chu kỳ/m      

Mấp mô mặt đường theo tiêu chuẩn ISO 8608:1995 được ứng dụng trong khảo sát 

ảnh hưởng của tải trọng động của các loại mô hình đường. Các tải trọng động này gây ra 

các ứng suất động trong khung sát xi và ảnh hưởng đến độ bền của khung. Do đó, việc 

khảo sát tải trọng động lên khung sát xi khi xe chạy trên các mặt đường nhằm mục đích để 

xác định độ bền của khung, đồng thời làm thông số đầu vào cho bài toán xác định độ bền 

động của khung.  

Mấp mô bề mặt của 7 loại đường theo ISO 8608:1995, khoảng chiều dài 250 m được 

mô tả hình 6.3. 

 

Hình 6.3. Mấp mô mặt đường theo tiêu chuẩn  SO  6      5 
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Từ tiêu chuẩn ISO 8608:1995 ta có thể xây dựng hàm ngẫu nhiên mô tả độ cao mấp 

mô mặt đường h. Hàm mật độ phổ được mô tả bằng biểu thức: 

   ( )h f x  hoặc '( )h f t     (6.5) 

Trong đó: 

h: Chiều cao mấp mô [cm]; 

t: Thời gian [s]; 

x: Dịch chuyển theo hướng chuyển động [cm]. 

6.3. Động lực học của ôtô vận chuyển gỗ 

Ôtô và mặt đường tương tác với nhau thông qua các bánh xe chủ động và bị động. Để 

xây dựng được mô hình động lực học của ôtô cần xác định sự tác động tương hỗ này, từ đó xác 

định được công thức tính lực cản lăn, phản lực pháp tuyến và hệ số phân bố tải trọng của xe. 

6.3.1. Động lực học của bánh xe bị động 

Khi ôtô di chuyển trên mặt đường, bề mặt lốp tiếp xúc với đường thông qua một diện 

tích tiếp xúc. Trong khai thác gỗ, có hai trường hợp bánh xe lăn trên đường gồm bánh đàn 

hồi lăn trên đường cứng và bánh đàn hồi lăn trên đường mềm.  

6.3.1.1. Động lực học của bánh xe đàn hồi lăn trên đường cứng 

Hình 6.5 thể hiện sơ đồ lực tác dụng lên bánh xe đàn hồi lăn trên đường cứng. Trong 

trường hợp này bánh xe đàn hồi nên bị biến dạng trong khi mặt đường cứng nên không bị 

biến dạng. Trường hợp này chủ yếu là khi bánh xe chuyển động trên mặt đường bê tông 

hoặc xe có tải trọng nhỏ chạy trên đường đất cứng. Các phần tử của lốp phía trước lần lượt 

tiếp xúc với mặt đường và bị nén lại, các phần tử phía sau lần lượt ra khỏi khu vực tiếp xúc 

và đàn hồi trở về trạng ban đầu, trong đó biến dạng của các phần tử lốp phía trước theo 

chiều chuyển động của xe luôn lớn hơn biến biến dạng của các phần tử lốp phía sau. Do 

lốp biến dạng nên xuất hiện lực ma sát giữa các phần tử của lốp và ma sát giữa lốp và 

đường, dẫn đến xuất hiện lực cản chuyển động. Nếu lốp có độ đàn hồi lý tưởng thì năng 

lượng tiêu hao do sự biến dạng của lốp sẽ được trả lại hoàn toàn khi lốp phục hồi lại trạng 

thái ban đầu. Tuy nhiên, điều này không tồn tại nên phần năng lượng tiêu hao biến thành 

nhiệt tỏa ra môi trường xung quanh. 

 

Hình 6.4. Sơ đồ lực tác dụng lên bánh xe bị động đàn hồi trên đường cứng 
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Các lực tác dụng lên bánh xe khi xe chuyển động gồm phản lực pháp tuyến thẳng 

góc với mặt đường Z1, phản lực tiếp tuyến song song với mặt đường và ngược chiều với 

chiều chuyển động Pf1, tải trọng thẳng đứng Gb1 và lực đẩy từ khung tác dụng lên trục bánh 

xe Px1. Ngoài ra bánh xe còn chịu tác dụng của các lực và moment ma sát trong ổ trục, 

moment quán tính của bánh xe, nhưng do các lực này có trị số nhỏ nên có thể bỏ qua. 

Lấy moment của các lực tại tâm trục bánh xe ta có: 

   Z1.a1 = Pf1.rđ 

   Z1.a1 = Gb1.a1= Px.rđ 

Rút gọn công thức trên ta có : 

Pf1 = Z1.
  

  
 = Gb1. 

  

  
 

Trong đó :   

rđ: Bán kính động lực học của bánh xe; 

a1: Khoảng cách từ điểm đặt hợp lực Z1 đến giao điểm của đường thẳng góc đi qua 

tâm trục của bánh với mặt đường. 

Đặt  
  

  
 = f1 Hệ số cản lăn của bánh xe và mặt đường. 

Từ đó ta xác định được moment cản lăn và lực cản lăn như sau: 

   Mf1 = Pf1.rđ     (6.6) 

   Pf1 = Z1.f1     (6.7) 

Ta thấy, khi lực tác dụng lên bánh xe càng lớn thì sự biến dạng của lốp càng tăng làm 

cho trị số a1 càng tăng, nghĩa là tổn thất cho sự lăn của bánh xe càng lớn, hệ số cản lăn 

càng lớn. Như vậy những yếu tố ảnh hưởng đến lực cản lăn và hệ số cản lăn là tải trọng  

tác dụng lên bánh xe, áp suất lốp, tính chất cơ lý của đường và vật liệu chế tạo lốp. Điều 

này có ý nghĩa lớn trong kỹ thuật sử dụng xe và lựa chọn lốp khi di chuyển trên loại mặt 

đường này. 

6.3.1.2. Động lực học của bánh xe đàn hồi lăn trên đường mềm 

Trong trường hợp này khi bánh xe lăn, cản bánh xe và mặt đường đều bị biến dạng 

như hình 6.6. Qua các kết quả nghiên cứu thấy rằng độ biến dạng của lốp ở trường hợp này 

nhỏ hơn trường hợp bánh xe đàn hồi chuyển động trên đường cứng và độ biến dạng của 

đường thường lớn hơn độ biến dạng của lốp. 

Phương pháp xác định lực cản lăn, hệ số cản lăn và moment cản lăn thông qua hình 

6.5 tương tự như trường hợp bánh đàn hồi chuyển động trên đường cứng.  
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Hình 6.5. Sơ đồ lực tác dụng lên bánh xe bị động đàn hồi trên đường mềm 

Từ đó ta thấy khi bánh xe lăn trên đường nhựa tốt hoặc đất cứng ít đàn hồi, muốn 

giảm lực cản lăn thì một trong những biện pháp là tăng áp suất lốp. Ngược lại, khi bánh xe 

lăn trên đường mềm thường thấy trên đường lâm nghiệp, để giảm ma sát lăn ta phải giảm 

áp suất lốp. 

 6.3.2. Động lực học của bánh xe chủ động 

Khi ôtô chuyển động, đối với bánh xe chủ động xảy hai trường hợp bánh xe đàn hồi 

chuyển động trên đường cứng và bánh xe đàn hồi chuyển động trên đường mềm tương tụ 

như trường hợp bánh xe bị động.  

 

Hình 6.6. Sơ đồ lực tác dụng lên bánh xe chủ động đàn hồi trên đường mềm  

Trong phần này chỉ xét trường hợp chung nhất là bánh xe đàn hồi lăn trên đường 

mềm. Trong quá trình chuyển động, bánh xe chịu tác dụng của các lực gồm (hình 6.6): 

Tải trọng thẳng đứng Gb2. 

Lực cản từ khung tác dụng lên trục bánh xe Px2. 
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Moment xoắn chủ động Mk truyền từ bán trục tới bánh xe. Lực này làm cho các thớ 

lốp hướng kính bị biến dạng vòng. Các thớ lốp này bị uốn cong và nén lại khi các thớ lốp 

đi vào khu vực tiếp xúc và đàn hồi trở lại vị trí ban đầu khi ra khỏi khu vực tiếp xúc. Như 

vậy so với bánh xe bị động thì bánh xe chủ động còn thêm một phần năng lượng tiêu hao 

cho biến dạng vòng của lốp khi chuyển động. 

Hợp lực của các phản lực pháp tuyến R từ đường tác dụng lên bánh xe và phản lực 

pháp tuyến T hướng theo chiều chuyển động của xe. Phân tích các hợp lực R và T theo hai 

phương thẳng đứng và song song với mặt đường ta có : 

 ⃗  =   ⃗⃗ ⃗⃗  +   ⃗⃗ ⃗⃗   

 ⃗  =   ⃗⃗ ⃗⃗   +   ⃗⃗ ⃗⃗   

Do ảnh hưởng của moment Mk, trị số a2 sẽ lớn hơn sơ với a1 của bánh xe bị động. Để 

xác định lực cản lăn và hệ số cản lăn ta lấy moment của các lực tác dụng với tâm trục bánh 

xe như sau : 

Mk = (Zr + ZT).a2 + (XT – XR).rđ 

Với    Z2 = ZR + ZT = Gb2 

Px = XT – XR = Xk 

Trong đó :  

Z2: Hợp lực của các phản lực thẳng góc của đường tác dụng lên bánh xe chủ động; 

Xk: Hợp lực của các phản lực tiếp tuyến. 

Từ đó ta có: Mk = Z2.a2 + Xk.rđ 

Mặt khác: Z2.a2 = Gb2.a2 = Pf2.rđ = Mf2 

Trong đó:  

Mf2: Moment cản lăn của bánh xe chủ động; 

Pf2: Lực cản lăn của bánh xe chủ động. 

Pf2 = Z2.
  

  
 = Gb2.

  

  
 

Đặt: 
  

  
 = f2  Hệ số cản lăn của bánh xe chủ động. 

Từ đó ta có:              Pf2 = Z2.f2 = Gb2.f2                           (6.8) 

Đối với bánh xe chủ động, ngoài các nguyên nhân ảnh hưởng đến a2 tương tự như 

trường hợp bánh xe bị động thì còn ảnh hưởng của moment xoắn Mk. Do đó trị số a2 > a1. 

Điều này có nghĩa tổn thất cho biến dạng (hay hệ số cản lăn) lớn hơn của của bánh xe chủ 

động lớn hơn của bánh xe bị động. Tuy nhiên, trong tính toán, để đơn giản hóa thường lấy 

hệ số cản lăn của bánh trước và bánh sau là như nhau (f1 = f2 = f). Giá trị f thường được xác 

định bằng thực nghiệm. Bảng 6.3 thể hiện các giá trị f cho một số loại đường thông dụng. 
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Bảng 6.3. Hệ số cản lăn f cho một số loại đường thông dụng 

Loại đường Hệ số cản lăn f ứng với v ≤ 80km/h 

- Đường nhựa tốt 0,015 ÷ 0,018 

- Đường nhựa bê tông 0,012 ÷ 0,015 

- Đường rải đá 0,023 ÷ 0,030 

- Đường đất khô 0,025 ÷ 0,035 

- Đường đất sau khi mưa 0,050 ÷ 0,150 

- Đường cát 0,100 ÷ 0,300 

- Đất sau khi cày xới 0,12 

6.3.3. Xác định phản lực pháp tuyến lên bánh xe trong mặt phẳng dọc 

Các kết quả nghiên cứu cho thấy rằng các phản lực pháp tuyến thẳng góc tác dụng từ 

đường lên bánh xe có ảnh hưởng đến một số chỉ tiêu kỹ thuật của ôtô như chất lượng kéo 

và bám, chất lượng phanh, tính ổn định cũng như tuổi thọ của các chi tiết và các cụm chi 

tiết. Trong quá trình ôtô chuyển động, các phản lực pháp tuyến luôn thay đổi theo các 

ngoại lực và moment tác dụng lên chúng, đặc biệt trong vận chuyển gỗ với điều kiện mặt 

đường lâm nghiệp. Ta sẽ xác định phản lực pháp tuyến trong một số trường hợp đặc trưng 

dưới đây. 

Trường hợp tổng quát xác định phản lực pháp tuyến tác dụng lên bánh xe từ mặt 

đường của ôtô khi xe chuyển động lên dốc, vận tốc không ổn định và có kéo rơmooc, để 

đơn giản chỉ xét xe một cầu chủ động (hình 6.7). 

 

Hình 6.7. Sơ đồ lực tác dụng lên ôtô trong mặt phẳng dọc  
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Ta có: 

AM   = Z1.L + Pω.hω + (Pi +Pj).hg – G.bcosα + Pmhm + Mf1 + Mf2 + Mj1 + Mj2 = 0 

Trong đó:  

G: Trọng lượng xe; 

L : Chiều dài cơ sở của xe; 

a,b: Khoảng cách từ trọng tâm đến trục bánh xe trước và sau; 

hg: Tọa độ trọng tâm của xe theo chiều cao; 

hω: Khoảng cách của điểm đặt lực cản không khí đến mặt đường, để đơn giản coi  

hω = hg; 

 hm: Khoảng cách từ điểm đặt lực kéo rơmoóc đến mặt đường; 

 α: Góc của đường trong mặt phẳng dọc; 

 Pi: Lực cản lên dốc, Pi = Gsinα; 

 Pj: Lực cản quán tính khi xe chuyển động không ổn định; 

 Pm: Lực cản ở móc kéo; 

 Z1, Z2: Phản lực tiếp tuyến lên bánh trước và bánh sau; 

 Mj1, Mj2: Moment cản quán tính của bánh xe, thường trị số nhỏ nên bỏ qua; 

 Mf1, Mf2: Moment cản lăn ở các bánh trước và sau. 

Ta có: Mf1 + Mf2 = Mf = G.f.rb.cosα 

Khi xe kéo rơmooc, lực cản ở móc kéo được xác định theo công thức: 

Pm = Gm(fcosα ± sinα) 

Trong đó: Gm là trọng lượng rơmooc. 

Từ đó ta có:       Z1 =  
             (             )        

 
       

(6.9) 

Muốn xác định hợp lực của phản lực pháp tuyến ở bánh sau ta lấy moment của tất cả 

các lực đối với điểm B (giao điểm giữa mặt đường và mặt phẳng thẳng đứng qua trục bánh 

xe trước). Các bước thực hiện tương tự như đối với Z1 ta có: 

   Z2 =  
               (             )          

 
   (6.10) 

Trong trường hợp xe chuyển động ổn định trên đường nằm ngang, không kéo 

rơmooc thì Pj = 0; Pm = 0 và α = 0 nên Pi = 0, khi đó ta có: 
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   Z1 = 
             

 
           (6.11) 

   Z2 =  
               

 
            (6.12) 

Trường hợp xe đứng yên trên đường nằm ngang, khi đó α = 0, và Pω = 0, ta có: 

Z1 = 
   

 
 

Z2 =  
   

 
 

6.3.4. Xác định phản lực pháp tuyến lên bánh xe trong mặt phẳng ngang 

Xét trường hợp tổng quát trong mặt phẳng nằm ngang và xe nằm trên đường nghiêng 

ngang như trong hình 6.8. Xe chịu tác dụng của các lực và moment sau: 

 

Hình 6.8. Sơ đồ lực tác dụng lên ôtô trong mặt phẳng ngang 

- Tải trọng thẳng đứng G. 

- Lực ở móc kéo Pm có phương trùng với phương mặt đường. 

- Lực ly tâm Pl xuất hiện khi xe quay vòng: 

Pl = 
    

   
 

Trong đó :  

v: Tốc độ chuyển động của xe; 

R: Bán kính quay vòng; 

g: Gia tốc trọng trường. 
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- Các phản lực pháp tuyến Z1’, Z1’’ của 2 bánh ở cầu trước. 

- Các phản lực pháp tuyến Z2’, Z2’’ của 2 bánh ở cầu sau. 

- Các phản lực ngang Y1’, Y1’’ từ đường tác dụng lên 2 bánh ở cầu trước. 

- Các phản lực ngang Y2’, Y2’’ từ đường tác dụng lên 2 bánh ở cầu sau. 

- Moment Mjn của lực quán tính tiếp tuyến các phần tử quay của động cơ và hệ thống 

truyền lực trong mặt phẳng ngang. 

Để xác định các phản lực bên trái, ta lấy moment của các lực đối với điểm O1 - giao 

tuyến của mặt đường với mặt phẳng thẳng đứng qua trục bánh xe bên phải: 

Z’’=Z1
’’+Z2

’’=
 

 
* (

 

 
            )     (       

 

 
    )                  

 

 
     +      (6.13) 

Để xác định các phản lực bên phải, ta lấy moment của các lực đối với điểm O2 – giao 

tuyến của mặt đường với mặt phẳng thẳng đứng qua trục bánh xe bên trái. 

Z
’
=Z1

’
+Z2

’
 = 

 

 
* (

 

 
            )     (       

 

 
    )                  

 

 
     + (6.14) 

Trong đó :  

β: Góc nghiêngg ngang của đường; 

C: Chiều rộng cơ sở của xe. 

Để xác định phản lực ngang Y1 ta lấy moment của các lực tại điểm A: 

Y1 = Y1
’
 + Y1

’’
 = 

                               

 
 

Để xác định phản lực ngang Y2 ta lấy moment của các lực tại điểm B: 

Y2 = Y2
’
 + Y2

’’
 = 

                                   

 
 

Trong đó: lm là khoảng cách từ điểm đặt lực kéo móc đến điểm A. 

Trong trường hợp xe đứng yên trên dốc nghiêng ngang và không kéo rơmooc, ta có 

Pl = 0 và Pm = 0. Khi đó ta có: 

  Z
’’
 = 

 

 
(
 

 
            )    (6.15) 

Z
’
 =  

  

 
(
 

 
            )            (6.16) 
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6.4. Tải trọng hữu ích khi vận chuyển gỗ bằng ôtô 

Tải trọng hữu ích nói chung của ôtô và xe kéo rơmooc Qh là tải trọng hàng hóa mà ôtô 

và xe kéo rơmooc có thể vận chuyển được. Đối với vận chuyển gỗ thì Qh là khối lượng gỗ mà 

ôtô hoặc xe kéo rơmooc có thể vận chuyển được. Tải trọng tối đa cho phép xe có thể vận 

chuyển đã được nhà sản xuất xe xác định cho mỗi loại xe dựa trên những điều kiện vận chuyển 

chung. Tuy nhiên, điều kiện đường lâm nghiệp trong vận chuyển gỗ có đặc thù riêng về độ 

dốc, chất lượng mặt đường, bán kính quay vòng và bề rộng mặt đường, do cần phải tính toán 

tải trọng hữu ích dựa trên các điều kiện trên để đảm bảo khả năng vận chuyển của xe. 

6.4.1. Tính toán tải trọng hữu ích của ôtô  

Tải trọng hữu ích phụ thuộc vào các yếu tố về lực kéo của ôtô, chất lượng mặt đường 

và độ dốc chủ đạo của con đường. Qh được tính theo hai điều kiện sau: 

a. Theo điều kiện lực kéo tiếp tuyến  

Tải trọng hữu ích của ôtô theo điều kiện lực kéo tiếp tuyến Qhk được tính như sau: 

   Qhk  ≤    


0 0
k

h

F
Q P q

f i
  [N]   (6.17) 

Trong đó:   

Qhk: Tải trọng hữu ích của xe tính theo lực kéo tiếp tuyến [N]; 

Fk: Lực kéo tiếp tuyến của xe [N]; 

f: Hệ số cản của mặt đường với lốp xe; 

i: Độ dốc chủ đạo của tuyến đường [%]; 

P0: Trọng lượng của xe [N]; 

q0: Trọng lượng của rơmooc [N]. Trường hợp xe tải đơn thì q0 = 0. 

b. Theo điều kiện lực bám 

Trong một số trường hợp điều kiện đường quá ẩm ướt, độ bám kém cần phải xác 

định tải trọng hữu ích của ôtô theo điều kiện bám. 

Tải trọng hữu ích của ôtô theo điều kiện bám Qhb được tính theo công thức sau: 

   Qhb ≤    


0 0
b

h

F
Q P q

f i
    (6.18) 

Trong đó:  

Fb: Lực bám giữa bánh xe và đường [N]; 

.b bF P 
 

Pb: Trọng lượng bám của xe (phần trọng lượng của xe truyền qua trục chủ động) [N]; 

µ: Hệ số bám giữa xe với mặt đường. 



154 

Sau khi tính toán tải trọng theo điều kiện kéo và điều kiện bám, tải trọng chuyến của 

ôtô và xe kéo rơmooc phải thỏa mãn cả hai điều kiện trên, do đó ta có: 

Qh ≤ (Qhk, Qhb) 

6.4.2. Phân bổ tải trọng hữu ích lên ôtô vận chuyển gỗ 

Do đặc điểm gỗ vận chuyển có kích thước dài, cồng kềnh, đặc biệt là mỗi khúc gỗ 

đều có độ thon, chiều dài có thể không bằng nhau, do đó khi đặt lên xe trọng tâm của hàng 

hóa có thể lệch so với trọng tâm thiết kế của xe, từ đó tải trọng phân bố lên các cầu trước 

và cầu sau của xe không đúng theo thiết kế. Để cho tải trọng phân bố đều trên các bánh xe 

theo thiết kế thì việc bố trí tải trọng là rất cần thiết để giảm lực cản chuyển động và phân 

bố đều tải trọng lên các trục xe. Các khúc gỗ cần phải xếp sát vào nhau và đan xen giữa 

khúc ngắn và khúc dài, giữa phần ngọn và gốc của các khúc gỗ để chiều cao đống gỗ đều 

nhau trong quá trình xếp, đảm bảo sau khi xếp tải trọng có chiều cao đều nhau và phân bố 

đều trên toàn bộ diện tích sàn xếp hàng hóa. Điều này có ý nghĩa trong việc giảm được chi 

phí nhiên liệu, tuổi thọ của xe và săm lốp được tăng lên, bảo vệ mặt đường; điều khiển xe 

dễ dàng và an toàn hơn.  

Sự phân bố tải trọng được đặc trưng bởi vị trí trọng tâm của tải. Căn cứ vào vị trí 

trọng tâm của tải để xác định vị trí lắp đặt sàn hoặc thùng xếp hàng hóa cho phù hợp. 

a. Phân bố tải trọng hữu ích lên xe tải đơn 

Trên hình 6.9 giới thiệu sơ đồ bố trí tải trọng hữu ích lên xe tải đơn. 

 

Hình 6.9. Sơ đồ bố trí tải trọng lên xe ôtô 

Tải cho phép lên trục trước của ôtô là P2, trục sau là P1. Khoảng cách giữa trục trước 

và sau là C, chiều dài bó gỗ là l. Từ điều kiện cân bằng lực, ta có công thức sau: 

    1.

h

P C
X

Q
     (6.19)  

Trong đó:   

X: Khoảng cách từ trọng tâm của tải đến trục cầu trước [m]; 

P1: Tải trọng cho phép tác dụng lên cầu sau của xe [tấn]; 

Qh: Tải trọng hữu ích của xe [tấn]; 

C: Khoảng cách giữa hai trục bánh xe [m]. 
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Như vậy, phải đặt bó gỗ sao cho khoảng cách từ trọng tâm của hàng hóa đến trục cầu 

trước thỏa mãn công thức (6.19) thì tải trọng sẽ được phân bố đều lên các bánh xe.  

b. Phân bố tải trọng hữu ích lên xe tải kéo rơmooc  

Tương tự như xe tải đơn, việc bố trí tải trọng lên xe kéo rơmooc cũng phải được tính 

toán sao cho tải trọng phân bố đều trên các bánh xe, tránh hiện tượng tải chỉ tập trung vào 

một số bánh dẫn đến các bánh xe đó bị quá tải. Trên hình 6.10 là sơ đồ bố trí tải trọng hữu 

ích lên xe tải kéo rơmooc (kéo sơmi rơmooc 2 trục).  

 

Hình 6.10. Sơ đồ bố trí tải trọng lên xe kéo rơmooc 

Theo sơ đồ này Ph là tải hữu ích của ôtô, qh là tải trọng cho phép của rơmooc, Qh là 

tải hữu ích của xe tải kéo rơmooc. Ta cần phải xác định khoảng cách B từ trục của rơmooc 

đến vị trí trọng tâm tải trọng của ôtô. Theo điều kiện cân bằng ta có công thức: 

   B = 
          

  
  hay B = 

          

  
     (6.20) 

Trong đó:   

B: Khoảng cách cần xác định [m]; 

l: Chiều dài hàng hóa lâm sản [m]; 

Ph: Tải trọng cho phép của xe ôtô [tấn]; 

Qh: Tải trọng hữu ích của cả xe và rơmooc [tấn]; 

qh: Tải trọng cho phép của rơmooc [tấn]. 

Hiện nay khi vận chuyển gỗ dài người ta hay dùng các kiểu rơmooc một trục và thay 

đổi được chiều dài càng rơmooc (thông số a) cho nên trước khi bốc gỗ cần quan sát chiều 

dài cây gỗ l để điều chỉnh khoảng các B cho phù hợp với tải trọng hữu ích Qh. Nếu càng 

kéo rơmooc là cố định (a = const) thì phải kiểm tra lại tải cho phép của rơmooc qh hay của 

ôtô Ph. 
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Chương 7 

CƠ SỞ TÍNH TOÁN MÁY VÀ THIẾT BỊ BỐC DỠ GỖ 
 

7.1. Khái niệm và phân loại 

Các thiết bị bốc dỡ gỗ dùng trên các bãi gỗ trong rừng và tại các cơ sở chế biến gỗ để 

bốc dỡ gỗ cho các phương tiện vận chuyển gỗ hoặc bốc gỗ đưa lên hệ thống các thiết bị 

chế biến gỗ. Tùy theo vị trí và điều kiện bốc dỡ có thể sử dụng các thiết bị bốc dỡ gỗ khác 

nhau như máy kéo bốc dỡ gỗ chuyên dùng, cần trục tự hành hoặc thiết bị bốc dỡ gỗ trang 

bị trên xe vận chuyển gỗ chuyên dùng. Tuy nhiên, đối với các thiết bị bốc dỡ gỗ thì tay bốc 

thủy lực là bộ phận công tác và đóng vai trò quan trọng trong thiết bị bốc, do đó trong 

chương này chủ yếu giới thiệu về động lực học của tay bốc thủy lực. Còn máy cơ sở có thể 

là máy kéo bánh xích, máy kéo bánh hơi hoặc ôtô vận chuyển đã được giới thiệu ở các 

phần khác. 

7.2. Động lực học tay bốc thủy lực khi bốc dỡ gỗ 

Để xây dựng mô hình động lực học (ĐLH) của tay bốc thủy lực và thành lập các 

phương trình vi phân dao động của tay thủy lực (TTL) khi nâng gỗ, ta có thể sử dụng nhiều 

phương pháp khác nhau. Ở trường hợp này ta sử dụng phương pháp Lagrange loại 2. 

   
 

  
 
  

    ̇
  

  

    
 = Qi - 

  

    ̇
  

  

    
        (7.1) 

Trong đó:  

T : Hàm động năng của hệ; 

П: Hàm thế năng của hệ; 

Φ: Hàm năng lượng phân tán của hệ (hàm hao tán); 

qij,  ̇ij: Tọa độ tổng quát và vận tốc tổng quát (suy rộng); 

Qi: Ngoại lực tác dụng vào hệ (lực suy rộng). 

7.2.1. Quy đổi các khối lượng tập trung chuyển động 

7.2.1.1. Quy đổi khối lượng của máy kéo cơ sở về trục quay AZ 

Khối lượng m0 được đặt tại vị trí liên kết với TTL (tâm là điểm 0), tiến hành quy đổi 

m0 về trục AZ theo hình 7.1. 
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Theo nguyên lý bảo toàn động năng ta có: 

   T = 
     

 

 
     

  
 

 
           (7.2) 

Trong đó:   

v0: Vận tốc dài của khối lượng m0; 

Iz: Moment quán tính của G0 đối với trục AZ; 

ω0: Vận tốc góc của m0 đối với AZ. 

 

Hình 7.1. Mô hình quy đổi khối lượng của máy kéo cơ sở 

Từ công trên ta tính được: 

   m0 = 

     
    

  

    
    

  
     (7.3) 

Trong đó:  

Go: Trọng lượng của máy kéo cơ sở; 

l2: Tọa độ trọng tâm theo chiều dọc tính đến điểm A; 

ln: Khoảng cách từ trụ đến chân chống theo phương dọi; 

h1: Chiều cao của trụ (tính từ tâm 0) đến mặt đất; 

ht: Khoảng cách từ đầu trụ (điểm 0) đến điểm A. 
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7.2.1.2. Quy đổi khối lượng của TTL về trục quay OZ 

 

Hình 7.2. Mô hình quy đổi khối lượng TTL 

Theo nguyên lý bảo toàn động năng ta có: 

   
     

 

 
 = 

    
   
 

 
 = 

     
 

 
 + 

     
 

 
 + 

      
 

  
  (7.4) 

Trong đó:  

v3: Vận tốc dài của m2 khi chuyển về đầu cần; 

ω: Vận tốc góc của TTL khi quay quanh trục OZ; 

Gng: Trọng lượng của cơ cấu ngoạm; 

IZC, IZP: Moment quán tính của cần và tay cần đối với trục OZ. 

IZC = 
     

 

  
 

IZP = 
  

  
(  
  + lcL3 +   

 ) 

Từ đó ta tính được: 

   m2 = 
     

     (  
             

 )       
 

    
          (7.5) 

7.2.2. Tính các độ cứng quy đổi 

7.2.2.1. Tính độ cứng quy đổi giữa cơ cấu ngoạm và gỗ 

Vì cơ cấu ngoạm và gỗ được bố trí nối tiếp nhau nên độ cứng quy đổi của chúng 

được tính theo công thức: 

   cn = 
    

     
     (7.6) 

Trong đó:   

cn: Độ cứng quy đổi; 

c5: Độ cứng của cơ cấu ngoạm; 

c6: Độ cứng của gỗ. 
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7.2.2.2. Tính độ cứng quy đổi của TTL 

Độ cứng quy đổi của TTL trong trường hợp này được tính theo công thức: 

   c12 = 
   
    

 

   
     

      (7.7) 

Trong đó:   

c12: Độ cứng quy đổi của cần, tay cần và xylanh; 

   
 : Độ cứng quy đổi của cần và xylanh; 

   
  = 

    

     
                       (7.8) 

   
  : Độ cứng quy đổi của tay cần và xylanh; 

   
  = 

    

     
                          (7.9) 

cc: Độ cứng quy đổi của cần; 

cp: Độ cứng quy đổi của tay cần; 

c3, c4: Độ cứng quy đổi của xylanh nâng hạ và xylanh tay cần. 

Độ cứng cc và cp được xác định theo công thức: 

  c =  
 

 
                  (7.10) 

Trong đó:  

P: Lực tác dụng làm biến dạng lên cần hoặc tay cần; 

f : Độ biến dạng (độ võng). 

f = ∫
    

   

     

  
dx                  (7.11) 

Trong đó:   

M(x): Moment do lực P gây ra; 

E: Modul đàn hồi khi uốn; 

I: Bán kính quán tính. 

 

Hình 7.3. Mô hình tính toán cc và cp 
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Từ hình 7.3 ta có: Mx = P
’
x1sinγ

’
 do đó dMx/dP

’ 
= x1 x1sinγ

’
, thay vào công thức 

(7.11) ta có: 

fP = ∫
    

       

   

  
 

dx1 = 
        

    
  
  

Thay vào (7.10) ta có: 

   cP = 
  

  
 = 

    

  
       

       (7.12) 

Độ biến dạng của tay cần được xác định theo công thức: 

fc = ∫
        

       

   

  
 

dx2 = 
        

     

    
  
  

Thay vào (7.10) ta có: 

   cc = 
  

  
 = 

    

    
          

    (7.13) 

7.2.3. Thiết lập mô hình động lực học của hệ 

Để thiết lập mô hình động lực học của hệ, trước tiên cần phải xây dựng mô hình tổng 

quát (hình 7.4) để làm cơ sở cho việc phân tích và đơn giản hóa mô hình.  

 

Hình 7.4. Mô hình động lực học tổng quát 

1. Trụ xoay; 2. Cần; 3. Tay cần; 4. Chân chống; 5. Máy kéo cơ sở;  

6. Xylanh nâng hạ; 7. Xylanh tay cần; 8. Gỗ; 9. Cơ cấu ngoạm. 

Trong đó:  

c1, c2: Độ cứng quy đổi của lốp trước và lốp sau; 

k1, k2: Hệ số giảm chấn của lốp trước và lốp sau; 
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c3, k3: Độ cứng và hệ số giảm chấn của xylanh nâng hạ; 

c4, k4: Độ cứng và hệ số giảm chấn của xylanh tay cần; 

c5, k5: Độ cứng và hệ số giảm chấn của xylanh cơ cấu ngoạm; 

c6, k6: Độ cứng và hệ số giảm chấn của gỗ; 

c
’
12: Độ cứng quy đổi của cần và xylanh nâng hạ; 

c
’’

12: Độ cứng quy đổi của tay cần và xylanh cơ cấu ngoạm; 

G: Trọng lượng gỗ; 

m0, m2, m3: Khối lượng quy đổi của máy kéo cơ sở, tay thủy lực và gỗ; 

c
’
g, c

’’
g: Độ cứng khi uốn ở hai phần của cây gỗ; 

c0: Độ cứng quy đổi tại điểm tựa quay của các kết cấu kim loại của máy kéo. 

Tải trọng của trong mô hình ĐLH xuất hiện đáng kể vào những thời điểm quá độ khi 

tay thủy lực nhấc tải lên khỏi mặt đất, khi lấy đà hoặc phanh hãm tay thủy lực.  

Thực tế cho thấy giữa gỗ và TTL bao giờ cũng tồn tại khe hở ∆, khi TTL hoạt động ở 

một thời điểm nào đó khe hở vẫn chưa được triệt tiêu, sau một thời gian ngắn khe hở bị 

triệt tiêu, tiếp theo gỗ được nhấc lên khỏi mặt đất sau khi lực nâng đạt được giá trị đủ lớn 

(≥ G). Trong trường hợp khi nhấc tải, để thuận tiện cho việc xây dựng mô hình và thiết lập 

phương trình vi phân ta cần tiến hành xây dựng mô hình cho ba giai đoạn. Giai đoạn 1 từ 

khi đóng động cơ thủy lực cho đến khi triệt tiêu được khe hở ∆. Giai đoan 2 là giai đoạn 

trung gian khi lực nâng tại cơ cấu ngoạm tăng từ 0 đến G. Giai đoạn 3 là giai đoạn nâng 

tải, lúc này tất cả các khối lượng đều tham gia hoạt động. Từ kết quả xây dựng mô hình 

động lực học, ta tiến hành xây dựng phương trình vi phân cho các giai đoạn tương ứng. 

7.2.4. Cơ sở tính toán xác định các thông số cơ bản của TTL  

Để tính toán TTL cần biết trước các thông số đầu vào gồm chiều dài gỗ lớn nhất lmax, 

chiều cao xếp tải ht, trọng tải gỗ tối đa Qy và tải trọng nâng tối đa PZ. Trong quá trình làm 

việc, có 3 trường hợp nguy hiểm đối với TTL gồm trường hợp 1 khi TTL làm việc ở vị trí 

xa nhất với tải trọng nâng lớn nhất; trường hợp 2 khi TTL làm việc ở vị trí thấp nhất với tải 

trọng nâng lớn nhất; trường hợp 3 khi TTL làm việc ở vị trí cao nhất mang tải lớn nhất. 

7.2.4.1. Sơ đồ làm việc và phân tích lực của TTL cho các trường hợp 

a. Trường hợp TTL ở vị trí xa nhất với tải trọng nâng lớn nhất 

Hình 7.5 mô tả sơ đồ làm việc và phân tích lực tác dụng lên TTL ở vị trí xa nhất với 

tải trọng nâng lớn nhất. Khi đó xylanh cần và xylanh tay cần co về nhiều nhất. 
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Hình 7.5. Sơ đồ làm việc của TT  ở vị trí xa nhất với tải trọng n ng lớn nhất 

 

Hình 7.6. Sơ đồ ph n tích lực của TT  ở vị trí xa nhất với tải trọng n ng lớn nhất 

b. Trường hợp TTL ở vị trí thấp nhất với tải trọng nâng lớn nhất 

Trong trường hợp TTL làm việc ở vị trí thấp nhất, lúc này xylanh nâng hạ của cần co 

vào tối đa và xylanh điều khiển tay cần duỗi ra tối đa. Tại vị trí này TTL có cánh tay ở vị 

trí nằm ngang và vuông góc với trụ xoay cần. Hình 7.7 và hình 7.8 mô tả sơ đồ làm việc và 

phân tích lực trong trường hợp TTL làm việc ở vị trí này. 

 

Hình 7.7. Sơ đồ làm việc của TT  ở vị trí thấp nhất với tải trọng n ng lớn nhất 
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Hình 7.8. Sơ đồ ph n tích lực của TT  ở vị trí thấp nhất với tải trọng n ng lớn nhất 

c. Trường hợp TTL ở vị trí cao nhất với tải trọng nâng lớn nhất 

Trong trường hợp TTL ở vị trí cao nhất với tải trọng lớn nhất là khi xylanh cần duỗi 

ra tối đa và xylanh tay cần co lại tối đa. Đây cũng là một trong những vị trí làm việc nguy 

hiểm của TTL và có thể gây ra nguy cơ lật máy. Hình 7.9 và hình 7.10 mô tả vị trí làm việc 

này của TTL. 

 

Hình 7.9. Sơ đồ làm việc của TT  ở vị trí cao nhất với tải trọng n ng lớn nhất 
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Hình 7.10. Sơ đồ ph n tích lực của TT  ở vị trí cao nhất với tải trọng n ng lớn nhất 

7.2.4.2. Tính toán các lực cần thiết cho TTL  

a. Tính toán các lực nâng cần thiết 

Lực nâng cánh tay (đoạn GC): 

Theo sơ đồ hình 7.7 và hình 7.8, lấy moment tại điểm G ta có: 

0... .  GPPGCCvZcCG lGlGlPhPM
 

Suy ra ta có:     
. . .Z v C Gc P GP

C

c

p l G l G l
P

h

 
     (7.14) 

Lực nâng cẳng tay (đoạn DA): 

Theo sơ đồ hình 7.5 và hình 7.6, lấy moment tại điểm C ta có: 

0.. .  GPBPPZAZPPC lGlPhPM
 

 Suy ra ta có:  
. .Z PzA P GPB

p

p

P L G l
P

h


         (7.15) 

b. Tính toán các phản lực lên cánh tay, cẳng tay và trụ 

Dựa vào các sơ đồ phân tích lực ở trên, các phản lực được tính như sau: 

RCZ  = PPcos(90
o
 - 2 0  )+ GP + PZ       (7.16) 

RCx = - PP.cos( 0 2  ) 

RGZ = RCZ + Gc - Pccos(90
o 

- 1 0  ) - PPcos(90
o 

- 2 0  ) 

RGZ  và RCx ngược chiều với chiều đã chọn nên  (7.17) 

RGX = RCx + PP.cos( 2 0  )+Pc.cos( 1 0  )
    

(7.18) 
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c. Tính toán lực dọc lên cần, tay cần và trụ 

Đối với tay cần: 

Trên đoạn CA ta có: NCA = 
4( ).cos(90 )Z PP G                    (7.19) 

Trên đoạn DC ta có: NDC= -RCx.cos 4 -RCZ.sin 4 -PP.cos(90
o
- 3 )      (7.20) 

Đối với cần: 

Trên đoạn EC ta có: NEC = RCx.cos 0 - RCZ.sin 0 +PP.co 2  + GC.sin 0      (7.21) 

Trên đoạn GE ta có: NGE= PP.cos 2 - GC.sin 0 + PC.cos 1 - RG×.cos 0 + RGZ.sin 0

            (7.22) 

Đối với trụ:         

Lực gây kéo cho trụ chính là lực RGZ: 

RGZ = RCZ + Gc - Pccos(90
o 

- 1 0  ) - PPcos(90
o 

- 2 0  ) (7.23) 

 

7.2.4.3. Tính toán moment xoắn của trụ       

 Khi làm việc trụ chịu tác dụng của moment xoắn do lực cản gió, lực cản quán tính, 

lực cản do ma sát tại ổ gây ra. 

a. Lực tác dụng của gió 

Lực tác dụng của gió lên cần thủy lực 

Lực tác dụng của gió lên cần thủy lực được xác định theo công thức sau: 

Pg1 = P0.S1                              (7.24) 

Trong đó:   

S1: Diện tích chắn gió của cánh tay; 

P0: Áp suất trung bình của gió, 250 400 [N/m
2
].

 

Lực tác dụng của gió tới tay cần thủy lực    

Pg2 = P0.S2    (7.25) 

Trong đó:    

S2: Diện tích chắn gió của tay cần thủy lực;  

P0: Áp suất trung bình của gió, 250400 [N/m
2
]. 
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Lực tác dụng của gió tới tải trọng gỗ 

      Pg3 = P0.S3     (7.26) 

Trong đó:   

S3: Diện tích chắn gió của tải trọng; 

P0: Áp suất trung bình của gió, 250 400 [N/m
2
]. 

Từ đó ta xác định được tổng moment cản do lực quán tính tác động vào TTL:  

 Mg = Pg1.r1 + Pg2.r2 + Pg3.r3     (7.27) 

b. Lực cản quán tính của TTL 

Lực quán tính tác dụng lên cần thủy lực 

11 .r
g

G
P C

qt 

     (7.28) 

Trong đó:       

GC: Trọng lượng của cần thủy lực; 

g : Gia tốc trọng trường, g = 9,81 [m/s
2
]; 

ε: Gia tốc góc khi quay cần; 

t

0





 

ω0: Vận tốc góc ban đầu, ω0 = 0;  

ω: Vận tốc góc quay cần; 

t: Thời gian quay vòng góc quay 360
o 
(quay toàn vòng); 

ω = 30

.n

 

n: Số vòng quay (v/p), có thể lấy n = 10 [v/p]. 

Lực quán tính tác dụng lên tay cần thủy lực 

    2 2.P
qt

G
P r

g
     (7.29) 

Trong đó: Gp là trọng lượng của tay cần thủy lực. 

 Lực quán tính tác dụng lên cơ cấu ngoạm gỗ và gỗ: 

    Pqt3= m.a = 3.
Q

r
g
     (7.30) 

Trong đó: Gp là trọng lượng của tay cần thủy lực. 
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Moment cản quán tính tác dụng vào cần khi làm việc được xác định như sau:  

Mqt = Pqt1.r1 + Pqt2.r2 + Pqt3.r3          (7.31) 

c. Lực cản do ma sát tại ổ trục 

Hai ổ trục sinh ra ma sát cản được tính theo công thức sau: 

    Mmso = 
.

2. . .
2

HX

d l
R f     (7.32) 

Trong đó:  

RHX: Tải trọng hướng tâm tại ổ đỡ; 

 f: Hệ số ma sát của ổ trục, f = 0,05; 

d: Đường kính trong của ổ; 

l: Chiều dài của ổ. 

 

Ngoài ra, moment cản phần chặn cũng cần được tính đến như sau: 

    Mco = 
3 3

2 2

3
. . .

2
GZ

D d
f R

D d




   (7.33) 

Trong đó:  

RGZ: Lực dọc tác dụng theo phương dọc trục; 

D: Đường kính ngoài của trụ. 

Tổng moment cản tại ổ được tính như sau: 

    Mo = Mmso + Mco      (7.34) 

Từ (7.2.27), (7.2.31), (7.2.34) ta xác định được moment xoắn của trụ như sau: 

Mxtru = (Pg1+ Pqt1).r1 + (Pg2 + Pqt2).r2 + (Pg3 + Pqt3).r3 + 

+
.

2. . .
2

HX

d l
R f + 

3 3

2 2

3
. . .

2
GZ

D d
f R

D d




   (7.35) 

7.2.4.4. Tính toán bền cho các chi tiết của TTL       

Vật liệu chế tạo cho cần, tay và và trụ thường được chọn là thép CT5, các thông số 

sau của vật liệu được xác định thông qua tra bảng bao gồm ứng suất chảy [ζch], ứng suất 

chịu cắt [ηc], ứng suất chèn dập [ζd]. Chọn hệ số an toàn cho TTL n = 2. Tiết diện ngang 

của cần và tay cần được chọn như hình 7.11. 
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Hình 7.11. Tiết diện ngang của cần và tay cần 

Diện tích mặt cắt được chọn theo điều kiện sau: 

     maxU
ch

U

M N

W F
       (7.36) 

Trong đó:  

Wu: Moment chống uốn; 

Wu = 
3 3

30,6 . 0,44 (0,84 )
0,056

6 6

h h h h
h

h h
   

F: Diện tích tiết diện cần và tay cần đã chọn. 

F = h.0,6h – 0,84h.0,44h = 0,23h
2
 

Thay các đại lượng trên vào (7.36) và biến đổi ta có: 

0,013. [ζch]h
3
 – 0,056.N.h -0,23 Mumax  0          (7.37) 

Trong đó: N là lực dọc của cần và tay cần. 

a. Tính toán bền cho cần và tay cần 

Từ các giá trị [ζch], Mumax, và N xác định từ trước, thay vào công thức (7.37) ta xác 

định được h  a, chọn một giá trị h gần a và thỏa mãn điều kiện trên. Từ giá trị của h đã 

xác định, ta xác định được giá trị của cạnh còn lại của tiết diện cần và tay cần. 

Để tiết kiệm vật liệu ta thiết kế cần có dạng chống uốn đều vì hai đầu cần có Mu = 0 

nên ta chọn mặt cắt theo ứng suất tiếp cực đại: 

    max

3.
[ ]

2.

yQ

F
        (7.38) 

Thay F = 0,23h
2
 vào (7.38) và biến đổi ta có: 

    h 
3

.
2 0,23.[ ]

yQ


      (7.39) 
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Trên các hình (7.6), (7.8), (7.10) ta có: 

Tại điểm: 

A: Qymax = Pz; 

D: Qymax = Pp; 

C: Qymax = RCZmax; 

G: Qymax = RGzmax.    

Thay các giá trị Qymax vào công thức (7.39) ta xác định được các giá trị h cho các tiết 

diện tại các điểm trên. 

b. Tính toán bền cho trụ 

Đoạn từ điểm G tới điểm H chọn trụ đỡ gồm hai bản thép có tiết diện hình chữ nhật 

như nhau, chọn chiều dài của tiết diện hình chữ nhật, ví dụ chọn chiều dài 250 [mm]. 

Chiều rộng h được tính toán theo điều kiện làm việc của trụ. 

Giá trị lớn nhất của ứng suất pháp tại mặt cắt nguy hiểm: 

max =  maxU

U

M N

W F
            (7.40) 

Trong đó:   

WU: Moment chống uốn của mặt cắt nguy hiểm; 

WU = 
2 2. .250

6 6

h b h
  mm

3
 

F: Diện tích mặt cắt nguy hiểm. F = b.h = 250.h 

MUmax: Moment uốn lớn nhất của trụ với kđ = 2; 

Nz: Lực dọc tác dụng lên trụ. 

Thay các giá trị trên vào (7.40) ta xác định được giá trị của h. Tiết diện có chiều dày 

h gồm hai thanh, mỗi thanh có chiều dày h
’
 = ( )

2

h
mm . 

c. Tính toán khung đỡ trụ 

Khung đỡ trụ gồm hai bản thép như nhau có tiết diện hình chữ nhật, có chiều dài a và 

chiều rộng h làm khung đỡ cho trụ, đảm bảo cho trụ quay được trong quá trình làm việc. 

Khung đỡ chịu moment uốn  MUmax và chịu lực dọc N = Nz + GTR. (GTR – là trọng lượng 

của trụ là hai thanh thép, sơ bộ cần chọn giá trị của GTR). Việc tính toán xác định h cho 

khung đỡ trụ cũng tương tự như tính toán bền cho trụ. 
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d. Tính toán tấm thép đỡ trụ lắp trên khung bằng mối ghép bu lông 

Tấm thép hình chữ nhật có khoét 1ỗ tròn ở giữa  để cho trụ đi qua và có 4 lỗ để bắt 

bu lông vào hai thanh thép (khung đỡ) đã tính ở trên. Tấm thép có chiều dài tấm l [mm] và 

chiều rộng b [mm], chiều dày h được tính theo điều kiện làm việc của tấm. 

Tấm thép chịu lực dọc: RHZ = RGZ - GTR - PC.cos 1  

Tấm thép chịu uốn theo hai phương:  

Theo phương X: MUx = 
2 2

HZR l
 

Theo phương Y: MUY = 
2 2

HXR b
 

Moment chống uốn theo phương X: WUx = 
2.

6

l h
 

Moment chống uốn theo phương Y: WUY = 
2.

6

h l
 

Giá trị ứng suất tại tiết diện nguy hiểm là: max =  UX UY

UX UY

M M

W W
        (7.41) 

Thay các giá trị trên vào công thức (7.41) và biến đổi ta có bất phương trình bậc hai 

của h. Giải bất phương trình trên ta xác định được giá trị h.  

 

e. Tính toán các mối ghép tại các chốt 

Để tạo thành TTL, các cơ cấu gồm cần, tay cần, càng ngoặm và trụ cần được ghép lại 

với nhau bằng các chốt bản lề. Các chốt này cần phải đảm bảo khả năng chịu tải, đảm bảo 

an toàn. Do đó chúng cần phải được tính toán lựa chọn phù hợp. 

Chọn vật liệu chế tạo các chốt trong các mối ghép của TTL là thép CT5. Đường kính 

chốt d được xác định thông qua điều kiện chịu cắt và điều kiện chịu chèn dập. 

Mối ghép chốt giữa đầu tay cần với cơ cấu ngoặm (điểm A) 

Kiểm tra theo điều kiện chịu cắt: 

     2.
2.

4

ZP

d
 


      (7.42) 

Kiểm tra theo điều kiện chịu chèn dập: 

 
.

. .

d Zk P

d S
              (7.43) 
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Mối ghép chốt giữa tay cần và cần 

Kiểm tra theo điều kiện chịu cắt: 

     2.
2.

4

C ZR

d
 


              (7.44) 

Kiểm tra theo điều kiện chịu chèn dập: 

 
.

.

d CZk R

S d
           (7.45) 

Mối ghép chốt giữa tay cần với xylanh 

Kiểm tra theo điều kiện chịu cắt: 

     2.
2.

4

PP

d
 


             (7.46) 

Kiểm tra theo điều kiện chịu chèn dập: 

 
.

..

d Pk P

S d
         (7.47) 

Mối ghép chốt giữa cần với trụ 

Kiểm tra theo điều kiện chịu cắt: 

     2

.

.
2.

4

d GXk R

d
 


          (7.48) 

 

Kiểm tra theo điều kiện chịu chèn dập: 

 
.

. .

d GXk R

S d
        (7.49) 

Mối ghép chốt giữa cần với xylanh 

Kiểm tra theo điều kiện chịu cắt: 

     2

.

.
2.

4

d Ck P

d
 


      (7.50) 

Kiểm tra theo điều kiện chịu chèn dập: 

 
.

.

d Ck P

S d
              (7.51) 



172 

Mối ghép chốt giữa trụ với xylanh 

Kiểm tra theo điều kiện chịu cắt: 

     1

2

. .cos

.
2.

4

d Ck P

d


 


      (7.52) 

Kiểm tra theo điều kiện chịu chèn dập: 

 1. .cos.

..

d Ck P

S d


       (7.53) 

f. Tính toán cơ cấu ngoạm 

Cơ cấu ngoạm gỗ tác động trực tiếp vào gỗ để ngoặm, giữ và nhả gỗ khi làm việc. Có 

hai phương án khi tính toán thiết kế cơ cấu ngoạm cho TTL (hình 7.12). 

  

a b 

Hình 7.12. Sơ đồ tính toán và kết cấu cơ cấu ngoạm 

a. Cơ cấu ngoạm có một xylanh; b. Cơ cấu ngoặm có hai xylanh 

 

Để gỗ không bị rơi ra khỏi cơ cấu ngoạm khi bốc cần điều kiện cân bằng như sau: 

    NP.hP + 
.

cos
2

A PP h
  - PU.hU  = 0               (7.54) 

Trong đó:  

NP: Phản lực pháp tuyến của tải lên một tay đòn; 

hP: Cánh tay đòn của lực pháp tuyến; 

: Góc hợp bởi lực PA với phương thẳng đứng, = 40
o
; 

hU: Cánh tay đòn của lực PU với điểm C1; 

PU: Áp lực của xylanh cần tìm; 
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PA = K.Q.cos       (7.55) 

K: Hệ số tải trọng, K = 0,52 khi nâng cả cây; 

Q: Tải trọng nâng; 

: Góc nghiêngg của cây (khúc) gỗ so với mặt đất (0
o
). 

NP được rút ra từ phương trình cân bằng sau: 

2NP.f2 + 2.NP.f2.cos2 + f2.PA.cos  Q  Q [f(1 - k).cos + K.sin] 

 NP 
 

 
2

2

( .sin cos 1 . .cos )

2. . 1 cos

Q K f K K f

f

  



    


          (7.56) 

Trong đó:  

f2: Hệ số ma sát giữa gỗ và cơ cấu ngoạm, f2 = 0,8  1,0; 

F: Hệ số ma sát giữa tải và mặt đất, f = 0,7 1,0. 

Từ công thức (7.56) và (7.54) ta xác định được Np và Pu. 

Lực tại cần piston được tính theo công thức:  

Pn=Fn.po  ≥ PU max, 

Trong đó:      

Pn: Lực sinh ra tại cần piston của ngoạm; 

Fn: Diện tích làm việc của pittông; 

P0: Áp suất dầu tại cửa bơm. 

Từ đó ta có:                       max

0

U
n

P
F

p
          (7.57) 

Chọn xylanh loại làm việc 2 chiều, diện tích làm việc pittông 2 chiều được tính  

như sau: 

2.

4

n
A

D
F


 : Khi làm việc theo chiều thuận. 

2 2.( )

4

n n
B

D d
F

 
 : Khi làm việc theo chiều nghịch. 

Trong đó:    

Dn: Đường kính trong của xylanh; 

dn: Đường kính của cần pittông. 
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Khi làm việc, tải lớn nhất của xylanh theo chiều thuận, do đó chọn FA để tính toán 

chọn xylanh.  

Ta có:           
4.

3,14

A
n

F
D           (7.58) 

g. Cơ sở tính toán cơ cấu quay 

Cơ cấu quay của TTL cho phép quay về hai phía kể từ mặt phẳng đối xứng dọc của 

nó sang mỗi bên một góc 60
o
. Nhờ vậy mở rộng được phạm vi hoạt động của TTL. Ngoài 

ra ở vị trí vận chuyển, để tăng khả năng ổn định chống lật, TTL có thể quay 180
o
 về phía 

trước máy kéo. 

 

Hình 7.13. Sơ đồ dẫn động cho cơ cấu quay của TT  

1. Động cơ thủy lực; 2. Bộ truyền xích; 3. Trục vít bánh vít; 4. Bộ truyền xích 

Dẫn động cho cơ cấu quay được thực hiện từ động cơ thủy lực (1) qua bộ truyền xích 

đơn (2), qua hộp giảm tốc trục vít bánh vít (3), qua bộ truyền xích đôi (4) làm quay trụ của 

TTL (hình 7.13).  

Để tính toán thiết kế cơ cấu quay của TTL cần tính toán moment cản xoắn cực đại 

tác dụng lên trụ quay. Để có thể điều khiển quay TTL một cách an toàn, cần chọn trước số 

vòng quay của trụ, chọn động cơ thủy lực có số vòng quay phù hợp. Từ đó xác định tỷ số 

truyền tổng, sau đó tỷ số truyền này được phân ra cho bộ truyền xích đơn, hộp giảm tốc 

trục vít và bộ truyền xích kép. 
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Phần 3 

CƠ SỞ TÍNH TOÁN MÁY VÀ  

THIẾT BỊ SƠ CHẾ GỖ 
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Chương 8 

TÍNH TOÁN MÁY VÀ THIẾT BỊ CƯA XẺ 

 

8.1. Khái niệm và phân loại 

Để sản xuất sản phẩm gỗ xẻ từ nguyên liệu gỗ tròn cần phải thực hiện quá trình xẻ. 

Hay nói cách khác quá trình xẻ gỗ là trình tự các bước để gia công nguyên liệu gỗ thành 

các sản phẩm gỗ xẻ. Quá trình này phụ thuộc vào nhiều yếu tố gồm nguyên liệu (loại gỗ, 

kích thước, khuyết tật…), sản phẩm gỗ xẻ (kích thước, chất lượng…), thiết bị xẻ và con 

người. 

Quá trình xẻ thường được thực hiện thông qua các công đoạn như hình 8.1 Quá trình 

xẻ trên có thể kết hợp với các công đoạn phay, sấy gỗ hoặc bảo quản để nâng cao hiệu quả 

kinh tế trong sản xuất và chất lượng sản phẩm sau khi xẻ. 

 

 

Hình 8.1. Các công đoạn của quá trình xẻ 

Để thực hiện quá trình xẻ cần phải sử dụng các loại thiết bị xẻ khác nhau cho từng 

công đoạn xẻ gồm thiết bị xẻ phá (cưa vòng, cưa sọc, cưa đĩa xẻ dọc, cưa tổ hợp), thiết bị 

xẻ lại (cưa vòng, cưa sọc và cưa đĩa xẻ dọc), thiết bị cắt ngắn (cưa đĩa cắt ngang) và thiết 

bị rọc rìa (cưa đĩa xẻ dọc).  

Các loại thiết bị tham gia vào quá trình sản xuất các sản phẩm xẻ trên thường kết hợp 

với nhau tạo thành các dây chuyền xẻ gỗ khác nhau. Trong thực tế sản xuất, dây chuyền xẻ 

gỗ tự động sử dụng cưa vòng đứng kết hợp cưa đĩa xẻ dọc đang có xu hướng được áp dụng 

phổ biến hơn cả. Trong giới hạn tài liệu này chủ yếu đề cập đến cơ sở tính toán cho các 

máy và thiết bị trong dây chuyền xẻ gỗ tự động. 

8.2. Mô hình tổng thể dây chuyền xẻ gỗ tự động  

8.2.1. Mô hình tổng thể 

Như đã đề cập ở trên, dây chuyền xẻ gỗ tự động có nhiều loại khác nhau tùy thuộc 

vào phương pháp xẻ, loại nguyên liệu đầu vào, yêu cầu sản phẩm đầu ra và mức độ cơ giới 

hóa, tự động hóa. Đối với dây chuyền xẻ gỗ tự động sử dụng cưa vòng đứng với nguyên 

liệu đầu vào là gỗ tròn và sản phẩm đầu ra là ván đã sạch rìa, các máy và thiết bị trong dây 

chuyền bao gồm hệ thống cấp liệu tự động, hệ thống quét hình dạng, kích thước và lập bản 

đồ xẻ, hệ thống xoay lật và vam kẹp gỗ, hệ thống cưa vòng đứng, hệ thống xẻ lại, hệ thống 

xếp đống sản phẩm gỗ ván và hệ thống hút mùn cưa và hút bụi. Một ví dụ về mô hình tổng 

thể của dây chuyền xẻ gỗ tự động được thể hiện trên hình 8.2. 

Gỗ tròn Xẻ phá Xẻ lại Cắt ngắn Rọc rìa Sản phẩm 
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Hình 8.2. Mô hình d y chuyền xẻ gỗ tự động 

1. Đống gỗ tròn;  

2. Hệ thống cấp liệu tự động;  

3. Hệ thống quét tia laser; 

4. Hệ thống xoay và vam kẹp gỗ;  

5. Cưa vòng đứng; 

6. Hệ thống cưa rọc rìa; 

7. Đống ván xẻ thành phẩm;  

8. Hệ thống tự động xếp đống;  

9. Hệ thống tự động thu gom phế 

liệu, xử lý môi trường;   

10. Cabin điều khiển dây chuyền. 

8.2.2. Nguyên lý làm việc của dây chuyền xẻ gỗ tự động 

Nguyên lý làm việc của mô hình này thể hiện trên hình 8.3. Đặc điểm của dây 

chuyền xẻ tự động là khả năng tự động trong việc lập bản đồ xẻ, xoay lật gỗ và rọc rìa. Hệ 

thống tự động quét hình dạng và kích thước của nguyên liệu gỗ tròn khi đi vào hệ thống xẻ. 

Dựa vào hình dạng và kích thước thu thập được hệ thống tự động tính toán bản đồ xẻ tối 

ưu để đạt được tỷ lệ thành khí lớn nhất.    

Sau khi đã có bản đồ xẻ tối ưu, hệ thống tự động xoay lật khúc đỗ theo bản đồ xẻ đã 

lập để tiến hành xẻ. Các tấm ván sau khi được xẻ tiếp tục được đưa sang hệ thống rọc rìa tự 

động để tự động xác định vị trí rọc rìa. Nguyên lý hoạt động cụ thể của từng hệ thống được 

trình bày cụ thể như sau: 

5 

 
4 

3 

1 

2 

10 

9 

6 

7 

8 
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1) Hệ thống cấp liệu tự động cho dây chuyền 

Hệ thống cấp liệu tự động được tích hợp hệ thống quét hình dạng khúc gỗ trên đó. 

Khúc gỗ được đưa vào băng truyền và di chuyển trên đó, hệ thống quét tia laser quét toàn 

bộ hình dạng và kích thước cây gỗ, với phần mềm scans 3D phát hiện khuyết tật, độ cong 

độ thót ngọn và gửi tín hiệu về bộ vi xử lý trung tâm, bộ vi xử lý sẽ tự động phân loại cây gỗ.  

Sau khi cây gỗ được phân loại thì di chuyển trên băng chuyền và chờ sẵn ở đó, khi 

nào gỗ trên băng chuyền nạp vào cho hệ thống xoay trở và vam kẹp thì gỗ ở hệ thống cấp 

liệu di chuyển vào hệ thống băng chuyền để chờ sẵn ở đó. Như vậy trên hệ thống cấp liệu, 

gỗ luôn chờ sẵn ở đó và tự động cấp liệu cho hệ thống xoay trở gỗ. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

       Hình 8.3. Mô hình hệ thống điều khiển d y chuyền xẻ gỗ tự động 

2) Hệ thống tự động đưa gỗ vào bàn xoay trở gỗ 

Gỗ tròn không đi trực tiếp từ hệ thống cấp liệu vào hệ thống vam kẹp được mà phải 

qua hệ thống băng chuyền. Hệ thống đưa gỗ này nhận gỗ từ hệ thống cấp liệu sau đó di 

chuyển dọc đến vị trí của vam kẹp, sử dụng hệ thống tay thủy lực đẩy gỗ vào hệ thống vam 

kẹp, sau khi đưa gỗ vào hệ thống vam kẹp thì hệ thống này lại di chuyển về vị trí để nhận 

gỗ từ hệ thống cấp liệu và chờ sẵn ở đó. 

3) Hệ thống tự động quét hình dạng, kích thước khúc gỗ 

 Khúc gỗ sau khi di chuyển trên hệ thống băng chuyền để chuẩn bị đưa vào bàn 

xoay trở và vam kẹp thì khúc gỗ được hệ thống quét hình dạng để xác định hình dạng và 
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kích thước khúc gỗ, sau khi đã được quét, tín hiệu được truyền về hệ thống tính toán lập 

bản đồ xẻ tối ưu, bằng phần mềm chuyên dùng xác định được vị trí đặt khúc gỗ cần xẻ, sơ 

đồ mạch xẻ.  

4) Hệ thống tự động vam kẹp xoay gỗ và đẩy gỗ vào cưa 

Hệ thống vam kẹp gỗ, xoay gỗ và di chuyển gỗ bao gồm các bộ phận sau: 

- Bộ phận xoay trở gỗ để tìm vị trí xẻ tối ưu: cây gỗ sau khi được đưa lên bàn xoay trở 

và vam kẹp, được cánh tay thủy lực điều khiển bởi chương trình tự động tính toán xoay trở 

đến vị trí tối ưu, sau khi khúc gỗ đã xoay đến vị trí xác định thì cơ cấu tay thủy lực kẹp 

chặt khúc gỗ lại, chương trình tự động tính toán vị trí và lập bản đồ xẻ tối ưu được nhận tín 

hiệu từ hệ thống quét. 

- Bộ phận vam kẹp có nhiệm vụ giữ cho khúc gỗ cố định với xe goòng trong quá  

trình xẻ. 

- Bộ phận di chuyển gỗ theo chiều dọc khúc gỗ: để quá trình xẻ được thực hiện thì 

khúc gỗ phải di chuyển vào lưỡi cưa theo chiều dọc khúc gỗ, quá trình di chuyển được 

thực hiện trên xe goòng, xe goòng có nhiệm vụ di chuyển cây gỗ vào lưỡi cưa, sau đó lùi 

cây gỗ lại vị trí ban đầu để xẻ mạch tiếp theo, xe goòng di chuyển được bằng tời kéo. Quá 

trình di chuyển xe goòng được điều khiển tự động. 

- Bộ phận di chuyển theo chiều ngang khúc gỗ: sau khi xẻ xong một mạch xẻ khúc gỗ 

phải được đẩy vào phía trong lưỡi cưa vào để tạo ra mạch xẻ tiếp theo, cơ cấu đẩy được 

thực hiện bằng động cơ servo với cơ cấu vít me đai ốc, hành trình đẩy chính bằng chiều 

dầy tấm ván cần xẻ, quá trình đẩy được lập trình và điều khiển tự động. 

5) Hệ thống tự động xẻ gỗ 

Hệ thống xẻ gỗ được đề tài thiết kế chế tạo là cưa vòng đứng, cưa vòng đứng được 

lắp cố định có hệ thống cân bằng và giảm rung động, để nâng cao chất lượng sản phẩm cưa 

vòng đứng được thiết kế có cơ cấu chống dao động cửa lưỡi cưa, hệ thống cưa xẻ bao gồm 

các bộ phận sau: khung cưa, bánh đà, lưỡi cưa, cơ cấu căng lưỡi cưa tự động, cơ cấu dẫn 

hướng lưỡi cưa để chống dao động của lưỡi cưa khi cắt 

6) Hệ thống tự động rọc rìa và xẻ lại 

Ván xẻ sau khi xẻ xong ở cưa vòng đứng được hệ thống băng chuyền di chuyển đưa 

vào hệ thống rọc rìa nếu xẻ suốt hoặc xẻ lại tùy theo công nghệ xẻ và yêu cầu kích thước 

sản phẩm xẻ. Hệ thống rọc rìa được thực hiện bằng cưa đĩa, để đẩy gỗ vào cưa đĩa đề tài 

thiết kế đẩy bằng ru lô, tấm ván sau khi rọc rìa xong được cánh tay bốc xếp thành đống. 

 7) Hệ thống tự động xếp đống sản phẩm  

Ván xẻ sau khi đã được rọc rìa hoàn chỉnh được cơ cấu bốc xếp thành đống, cơ cấu 

bốc được đề tài thiết kế với nguyên lý hút chân không, tấm ván bán chặt vào tay bốc bằng 
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áp lực chân không, sau đó cơ cấu bốc đưa gỗ lên trên và di chuyển ngang và dọc đến vị trí 

để xếp thành đống. Sử dụng xe nâng hàng để di chuyển đống sản phẩm đến kho chứa hoặc 

đưa đi sấy hoặc đưa đi gia công các công đoạn tiếp theo. 

 8) Hệ thống cabin điều khiển 

Để điều khiển toàn bộ quá trình hoạt động của dây chuyền cần một công nhân điều 

khiển ngồi tại cabin, trong cabin có bàn điều khiển gồm các nút ấn, màn hình, bàn phím, 

người điều khiển hoàn toàn có thể thay đổi kích thước ván xẻ và công nghệ xẻ (xẻ suốt hay 

xẻ hộp). 

9) Hệ thống điều khiển trung tâm cho toàn bộ quá trình tự động hóa dây chuyền  

Hệ thống điều khiển của dây chuyền được phân thành hai tầng: Tầng thứ nhất là bộ 

giám sát, điều khiển trung tâm, tầng thứ hai là các modul điều khiển thứ cấp bao gồm: 

modul điều khiển hệ thống cấp liệu, modul tính toán lập bản đồ xẻ tối ưu, modul điều 

khiển xoay trở gỗ, modul di chuyển xe goòng theo chiều dọc, modul di chuyển gỗ theo 

chiều ngang (chiều dầy tấm ván), modul điều khiển hệ thống xẻ lại, modul điều khiển cánh 

tay bốc. Chương trình điều khiển của từng bộ điều khiển thứ cấp được lập trình và nạp vào 

bộ nhớ của các bộ điều khiển. Chương trình quản lý giám sát được nạp vào bộ nhớ của hệ 

thống điều khiển trung tâm để điều khiển toàn bộ hoạt động của dây chuyền. Tùy thuộc 

vào quy trình công nghệ mong muốn mà người dùng lựa chọn chương trình điều khiển 

hoặc thiết lập các thông số tương ứng. Hệ thống điều khiển giám sát trung tâm sẽ dựa trên 

các thiết lập này để gửi tín hiệu điều khiển phù hợp tới các hệ thống điều khiển thứ cấp để 

vận hành dây chuyền nhằm đạt được yêu cầu mong muốn. 

10) Hệ thống tự động thu gom phế liệu và xử lý môi trường 

Toàn bộ phế liệu, bìa bắp sau khi xẻ được hệ thống thu lại một nơi, phế liệu có thể 

đưa đến hệ thống băm dăm để sản xuất bột giấy hoặc sản xuất ván nhân tạo hoặc làm nhiên 

liệu, toàn bộ mùn cưa được thu gom lại để làm nhiên liệu. Sử dụng quạt hút kết hợp xyclon 

để hút và thu gom mùn cưa và bụi trong quá trình xẻ. 

8.3. Cơ sở lý thuyết thiết lập bản đồ xẻ 

8.3.1. Nguyên liệu xẻ 

8.3.1.1. Khái niệm 

Nguyên liệu cho ngành công nghiệp xẻ là các loại gỗ tròn đảm bảo một số yêu cầu 

nhất định. Như vậy, không phải tất cả các loại gỗ tròn đều được sử dụng làm nguyên liệu 

cho quá trình xẻ, mà chỉ một số loại gỗ tròn thỏa mãn một số yêu cầu về chất lượng theo 

quy định mới được làm nguyên liệu xẻ. 

8.3.1.2.  Kích thước cơ bản của gỗ tròn 

Đường kính: Căn cứ vào 3 dạng cơ bản của mặt cắt ngang cây gỗ gồm hình tròn, 

hình ôvan, hình dạng bất kỳ để đưa ra khái niệm đối với đường kính gỗ tròn. Đường kính 

gỗ tròn không kể vỏ, đơn vị cm. 
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- Đối với gỗ tròn: đường kính là trị trung bình cộng của hai đường kính vuông góc với 

nhau được đo ở đầu nhỏ nhất của khúc gỗ. 

- Đối với gỗ tròn có mặt cắt ngang ôvan: đường kính là trị trung bình cộng của hai 

đường kính lớn nhất và nhỏ nhất được đo ở đầu nhỏ khúc gỗ. 

- Đối với gỗ tròn có hình dạng mặt cắt ngang không có quy luật (biên ngoài thân gỗ 

lồi, lõm): đường kính là đường kính nhỏ nhất được đo ở đầu nhỏ khúc gỗ. 

Chiều dài: Khúc gỗ tròn có thể thẳng hoặc cong, mặt đầu gỗ có thể vuông hay không 

vuông với trục dọc khúc gỗ nhưng chiều dài khúc gỗ tròn được xác định là khoảng cách 

ngắn nhất giữa hai mặt đầu khúc gỗ được tính bằng m và có độ chính xác đến 0,01 m.  

8.3.1.3. Khuyết tật của gỗ 

Khuyết tật gỗ là những đặc điểm ảnh hướng xấu đến chất lượng gỗ, từ đó ảnh hưởng 

không tốt đến quá trình sản xuất và sử dụng sản phẩm gỗ. 

Khuyết tật tự nhiên của gỗ tròn: 

Mắt gỗ 

Mắt là dấu vết còn lại của cành trên thân cây. Có hai dạng mắt gỗ: 

- Mắt liền: là mắt mà phần gỗ của nó được liên kết chặt chẽ với gỗ xung quanh. 

- Mắt rời: là mắt mà phần gỗ của chúng liên kết không chặt chẽ hoặc không liên kết 

với gỗ xung quanh.  

Ảnh hưởng của mắt được xác định theo công thức: 

   Md
M , (%)

d
      (8.1) 

Trong đó :      

M: Số phần trăm đường kính mắt gỗ chiếm trong cây gỗ; 

dM: Đường kính mắt gỗ; 

d: Đường kính gỗ tròn. 

Để nhận biết về mắt, ta lưu ý các đặc điểm sau: Màu sắc gỗ tại mắt khác với màu gỗ 

bao quanh mắt. Thớ của gỗ bao quanh mắt khác với thớ gỗ xunh quanh và liên kết giữa 

mắt với gỗ xung quanh yếu hơn. 

 

Hình 8.4. Sự phân bố mắt gỗ trong thân cây 

1. vùng mắt sống; 2. vùng mắt chết; 3. vùng không mắt 
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Dọc theo chiều dài cây gỗ, đường kính nhỏ dần từ gốc đến ngọn, số lượng mắt gỗ 

càng nhiều và đường kính mắt càng lớn, lõi gỗ bé dần. Sự phân bố mắt gỗ trong thân cây 

được mô tả trong hình 8.4. Đường kính mắt gỗ to nhất thường tập trung vào đoạn giữa  

thân cây. 

Thớ vặn 

Thớ gỗ là hướng của trục dọc tế bào gỗ so với trục dọc của thân cây gỗ. Gỗ có thớ gỗ 

thẳng là gỗ có thớ song song với trục của thân cây. Một số loại gỗ, do tính chất của loài 

hoạc do điều kiện tự nhiên của quá trình sinh trưởng mà thớ gỗ không song song với trục 

thân cây (thớ chéo). Quá trình xẻ đối với gỗ thớ không thẳng sẽ nhận được sản phẩm ván 

dễ cong vênh, tuy nhiên bề mặt ván sẽ tạo vân đẹp. 

Gỗ chưa thành thục 

Là loại gỗ trong khoảng thời gian 5 ÷ 15 năm đầu tiên của quá trình sinh trưởng đầu 

tiên của cây. Đối với gỗ chưa thành thục: tế bào gỗ ngắn, vách tế bào mỏng, khối lượng 

riêng nhỏ và độ bền thấp, co rút gấp 10 lần dọc thớ so với gỗ thành thục. Đối vưới gỗ cây 

lá kim, khối lượng thể tích thấp hơn 10-15% so với gỗ thành thục. 

Gỗ phản ứng 

Trong quá trình sinh trưởng, cây có nhứng biến đổi thích nghi với điều kiện sống. 

Chẳng hạn như các cây sống ở vên suối, sườn đồi, do mặt đất nghiêng  dẫn đến cây mọc 

nghiêng. Trong khi đó cây luôn có xu hướng mọc thẳng dẫn đến gỗ có hiện tượng bị kéo 

hoặc nén ở một bên. Do tác động của trọng lực dẫn đến cấu tạo của cây thay đổi, do vậy 

thành phần hóa học và cơ học của cây thay đổi để phù hợp. Hiện tượng này được gọi là gỗ 

phản ứng.  

Gỗ phản ứng đối với cây lá kim và lá rộng có khác nhau: Cây lá kim thường tạo ra gỗ 

bị nén và tâm gỗ lệch về phía bị kéo, còn cây lá rộng thường tạo ra gỗ bị kéo và tâm gỗ 

lệch về phía bị nén. 

Ứng suất sinh trưởng 

Hầu hết các loài cây đều có ứng suất sinh trưởng. Đối với loài cây mọc chậm thì ứng 

suất sinh trương không đáng kể. Đối với loài cây mọc nhanh thì ta phải kể đến ứng suất 

sinh trưởng trong quá trình thực hiện xẻ gỗ. 

Ứng suất sinh trưởng xuất hiện khi vùng gỗ sớm muốn giữ lại hình dáng ban đầu và 

vùng gỗ muộn lại có xu hướng phát triển theo hướng xuyên tâm (tăng đường kính). Ứng 

suất sinh trưởng làm cho gỗ xẻ co rút, dãn nở khác nhau giữa vùng sớm và vùng muộn, dẫn 

đến hiện tượng nứt sản phẩm. 

Gỗ dác và lõi 

Do khối lượng riêng của gỗ dác và gỗ lõi khác nhau dẫn đến cơ tính của chúng khác 

nhau. Đặc điểm này cần chú ý nhiều khi lập bản đồ xẻ để hạn chế sự nứt và cong vêng của 

sản phẩm ván xẻ. 
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Độ cong 

Gỗ cong sẽ có phần gỗ kéo và phần gỗ nén, do vậy sẽ gây khó khăn cho quá trình xẻ 

gỗ và làm giảm tỷ lệ lợi dụng gỗ (hình 8.5). 

 

Hình 8.5. Xác định độ cong khúc gỗ 

Độ cong của khúc gỗ được xác định theo công thức: 
h

f , (%)
L

          (8.2) 

Trong đó:  

h: Độ võng lớn nhất của khúc gỗ; 

L: Độ dài dây cung nối hai đầu khúc gỗ cong. 

Độ thon 

Trong quá trình sinh trưởng, để phù hợp với các điều kiện tự nhiên, đường kính cây 

gỗ nhỏ dần từ gốc đến ngọn. Hiện tượng này gọi là độ thót ngọn. Độ thót ngọn làm thay 

đổi chất lượng gỗ, làm giảm tỷ lệ lợi dụng gỗ, nhưng nó lại làm cho bền mặt có vân thớ 

đẹp (hình 8.6). 

Độ thót ngọn được tính theo công thức: 
D d

S , (%)
L


           (8.3) 

Trong đó:  

D, d: Đường kính đầu lớn, đầu nhỏ của khúc gỗ; 

L: Chiều dài khúc gỗ. 

 

Hình 8.6. Xác định độ thon khúc gỗ 

Bạnh vè 

Bạnh vè làm cho tiết diện ngang của gỗ có hình dạng lồi lõm không theo một quy 

luật nào. Trước khi xẻ cần loại bỏ bạnh vè hoặc cần chú ý để lập bản đồ xẻ phù hợp.   
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Khuyết tật phát sinh của gỗ tròn  

Mốc xanh 

Mốc xanh làm biến màu và giảm nhanh tính chất cơ học của gỗ.  

Mục 

Gỗ mục do nấm phá hoại. Mục có hai loại: mục nâu và mục trắng.  

- Mục nâu: Nấm ăn hết xenlulo và hemi xenlulo, chỉ còn lại lignin nên gỗ có màu nâu. 

Với loại mục này, tính chất cơ lý của gỗ bị giảm sút nghiêm trọng. 

- Mục trắng: Gỗ bị nấm ăn hết lignin nên gỗ có màu trắng. 

Mức độ mục được xác định theo chiều dài: , (%)m
l

l
m

L
          (8.4) 

Trong đó:    

ml: Mức độ mục theo chiều dài; 

lm: Chiều dài phần gỗ mục; 

L: Chiều dài khúc gỗ. 

Mức độ mục xác định theo chiều sâu: , (%)
b

m
D

  

Trong đó:   

m: Mức độ mục theo chiều hướng tâm; 

b: Chiều sâu phần gỗ mục; 

D: Đường kính gỗ tròn. 

 8.3.2. Tỷ lệ thành khí  

Tỷ lệ thành khí là tỷ số giữa thể tích gỗ xẻ (bao gồm cả sản phẩm chính và sản phẩm 

phụ) và thể tích gỗ tròn đem xẻ trong cùng điều kiện. 

   P = 
0

v

v
 , %     (8.5) 

Trong đó:  

V0: Thể tích gỗ tròn đưa vào xẻ; 

V : Thể tích sản phẩm xẻ thu được. 

Gỗ tròn có tính chất không đồng nhất, bất đẳng hướng và có khuyết tật. Do đó, cần 

phải căn cứ vào loại gỗ, chủng loại, loại khuyết tật, kích thước của gỗ xẻ để quyết định 

phương pháp xẻ, vị trí của mạch xẻ và trình tự tiến hành mạch xẻ cho các phương pháp xẻ 

khác nhau để đạt được tỷ lệ thành khí lớn nhất có thể.  
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8.3.3.  Bản đồ xẻ 

Bản đồ xẻ (sơ đồ xẻ) là tập hợp các ký hiệu (bằng chữ, bằng số hoặc các ký hiệu 

khác) nhằm thể hiện kích thước sản phẩm xẻ, phương pháp xẻ và trình tự xẻ. Mục tiêu của 

lập bản đồ xẻ là để giúp đạt được sản phẩm xẻ đáp ứng được yêu cầu đề ra, đồng thời đạt 

được tỷ lệ thành khí, tỷ lệ lợi dụng và năng suất xẻ cao. 

8.3.3.1. Các căn cứ để xác lập bản đồ xẻ  

- Sản phẩm xẻ: Sản phẩm xẻ có ảnh hưởng quyết định đến việc lập bản đồ xẻ. Các loại 

ván xẻ hiện nay thường đã được quy cách hóa, do đó khi lập bản đồ xẻ cần căn cứ vào loại 

sản phẩm, yêu cầu chất lượng và kích thước sản phẩm. 

- Nguyên liệu: Nguyên liệu có ảnh hưởng lớn đến việc lập bản đồ xẻ và tỷ lệ thành khí 

trong đó khi lập bản đồ xẻ cần chú ý đến kích thước gỗ và các khuyết tật của gỗ, đặc biệt là 

các khuyết tật không nhìn thấy nhưng có tác động lớn đến chất lượng sản phẩm như các 

loại gỗ phản ứng, gỗ có ứng suất sinh trưởng. 

- Thiết bị xẻ: Hiện nay có nhiều thiết bị xẻ có thể thực hiện được công đoạn xẻ phá 

như hệ thống xẻ gỗ tự động, cưa vòng nằm, cưa đĩa, cưa sọc... Mỗi loại thiết bị xẻ chỉ phù 

hợp với một vài phương pháp xẻ khác nhau, do đó cần căn cứ vào thiết bị xẻ để lập bản đồ 

xẻ phù hợp. 

- Ngoài ra, cần căn cứ vào mục tiêu của việc xẻ gỗ là đạt tỷ lệ thành khí cao nhất hay 

hiệu quả kinh tế cao nhất để lập bản đồ xẻ phù hợp. Trong một số trường hợp, do giá thành 

của các loại ván khác nhau nên có thể theo một bản đồ xẻ nào đó có tỷ lệ thành khí không 

cao nhất nhưng lợi nhuận thu về lại cao nhất. Điều này cần đặc biệt chú ý khi xẻ bằng hệ 

thống xẻ tự động, khi đó hệ thống sẽ căn cứ vào nguyên liệu gỗ đưa vào và giá thành của 

các loại sản phẩm ván xẻ để lập và so sánh đưa ra bản đồ xẻ tối ưu nhất. 

8.3.3.2. Phương pháp lập bản đồ xẻ 

Để thiết lập bản đồ xẻ có thể sử dụng các công thức toán học mô tả mối quan hệ giữa 

kích thước của khúc gỗ, tỷ lệ thành khí và kích thước ván xẻ cho các phương pháp xẻ khác 

nhau. Tuy nhiên, mỗi khúc gỗ có kích thước, đặc điểm và khuyết tật khác nhau nên cần 

phải xác định kích thước, đặc điểm và các khuyết tật của từng khúc gỗ để có các thông tin 

cần thiết cho việc lập bản đồ xẻ. Có thể căn cứ vào các loại sản phẩm ván yêu cầu mà lên 

các phương án khác nhau cho từng cấp kính, sau đó lựa chọn phương án tối ưu nhất về tỷ 

lệ thành khí hoặc lợi nhuận. 

Quá trình lập bản đồ xẻ có thể được thực hiện bằng các phần mềm tính toán và các 

công cụ đồ họa (đối với các hệ thống xẻ tự động) hoặc có thể lập bản đồ xẻ bằng phương 

pháp thủ công thiết lập bản đồ xẻ ngay trên đầu nhỏ khúc gỗ và trên các tấm ván khi rọc rìa. 
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Đối với phương pháp xẻ hộp: 

Trong trường hợp tổng quát, khúc gỗ có dạng hình elip với các bán trục là a và b, 

ván cho phép lẹm cạnh β%. Để tỷ lệ thành khí lớn nhất thì chiều dày của phần bìa bắp ha 

và hb cần xẻ để tạo hộp được xác định như sau (hình 8.7):  

 

Hình 8.7. Sơ đồ xác định vị trí rọc rìa khi xẻ hộp 

    ha= a(1- 
 

√        
)     (8.6) 

Hoặc:             hb= b(1- 
 

√        
)                   (8.7) 

Trong trường hợp tiết diện khúc gỗ là hình tròn và không cho phép nẹm cạnh thì để 

phần hình hộp có tỷ lệ thành khí cao nhất ta xẻ hộp có chiều cao mạch xẻ khi xẻ phần bìa 

bắp để tạo hộp được xác định: 

H = 0,71d  (8.8) 

Trong đó: d là đường kính khúc gỗ. 

Số lượng tấm ván hoặc chiều dày tấm ván được xác định như sau: 

n = 
   

   
 

Hoặc                   t = 
       

 
               (8.9) 

Trong đó:  

n: Số tấm ván cần xẻ; 

t: Chiều dày tấm ván; 

e: Chiều dày mạch xẻ. 

Từ các công thức (8.9) cho thấy đối với một khúc gỗ nhất định được xẻ trên một thiết 

bị nào đó, khi biết số tấm ván xẻ n sẽ xác định được chiều dày ván xẻ t, ngược lại khi biết 

chiều dày ván xẻ t ta có thể xác định ngay được số tấm ván xẻ n. 

Khi xẻ ván từ bìa bắp của phương pháp xẻ hộp, tấm chiều dày ván đầu tiên của phần 

bìa bắp đầu tiên có kích thước 0,1 d và chiều rộng 0,43 d. Đối với các tấm ván tiếp theo có 

chiều dày lần lượt là 0,084 d, 0,08 d... 
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Đối với phương pháp xẻ suốt: 

Trong trường hợp xẻ các tấm ván có chiều dày giống nhau trên cùng một cây gỗ thì 

cần phải xác định loại chiều dày ván và số lượng tấm ván cho từng cấp kính. Sau đó xác 

định bề rộng của từng tấm ván như sau: 

 

Hình 8.8. Phương pháp xẻ suốt với số tấm ván chẵn 

Trong trường hợp số tấm ván là số chẵn, bề rộng của tấm ván thứ k được xác định 

theo công thức:     

Bk = √                     (8.10) 

Trong đó:  

t: Chiều dày tấm ván; 

e: Chiều rộng mạch xẻ 

k: Số thứ tự tấm ván, k = 1,2,...,n 

Trong trường hợp số tấm ván là số lẻ, bề rộng của tấm ván thứ k được xác định theo 

công thức:     

Bk = √                      (8.11) 

Trong đó:  

t: Chiều dày tấm ván; 

e: Chiều rộng mạch xẻ; 

k: Số thứ tự tấm ván, k = 0,1,2,...,n. 

Khi đã biết các đại lượng B, t, e tiến hành xác định tổng diện tích tiết diện ngang F 

của sản phẩm của các phương án khác nhau cho một cấp kính nào đó. Sau đó chọn phương 

án có F lớn nhất hoặc chọn phương án có tổng lợi nhuận lớn nhất. 

Khi xẻ suốt với chiều dày các tấm ván khác nhau. Do cấu tạo và tính chất không 

đồng nhất của gỗ từ lõi ra ngoài nên khi lập bản đồ xẻ cho phương pháp xẻ suốt cần dựa 

vào nguyên lý ván càng gần tâm thì chiều dày ưu tiên phải càng lớn, ngược lại càng xa tâm 

thì chiều dày ván có thể càng bé. 
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8.4. Xây dựng hệ thống tự động lập bản đồ xẻ tối ưu 

8.4.1. Thuật toán tối ưu tỷ lệ thành khí khi lập bản đồ xẻ 

Thuật toán tối ưu tỷ lệ thành khí là xác định tỷ lệ thành khí cho mỗi sự lựa chọn 

phương pháp xẻ, sau đó đem so sánh với nhau. Phương án xẻ tối ưu được chọn có tỷ lệ 

thành khí đạt giá trị lớn nhất trong các phương án chọn tính toán. Khi lập bản đồ mạch xẻ 

tối ưu cho dây chuyền xẻ tự động thường thực hiện với các điều kiện sau: 

- Tiết diện ngang của khúc gỗ phần ngọn có dạng hình elip với độ dài các bán trục lớn 

và nhỏ, (nếu thiết diện tròn thì các bán trục bằng nhau). 

- Tính toán tối ưu tỷ lệ thành khí cho sản phẩm gỗ ván đã sạch rìa hoặc lẹm cạnh. 

- Lựa chọn tối đa hai loại ván có chiều dày khác nhau trong số n cỡ ván khác nhau (các 

kích cỡ sản phẩm theo yêu cầu) để áp dụng xẻ trong một khúc gỗ. 

Trong ba phương pháp xẻ là xẻ hộp, xẻ suốt và xẻ xuyên tâm có đặc điểm chung là có 

hai vùng xẻ trên một thiết diện mặt cắt ngang. Do vậy, trên mỗi vùng xẻ ta có thể chọn kích 

thước ván (độ dày của ván) trong số kích thước yêu cầu. Nếu sản phẩm ván yêu cầu có n số 

kích cỡ khác nhau thì trên mỗi thiết diện mặt cắt ngang ta có n
2
 lựa chọn kích cỡ để xẻ ván. 

8.4.2. Mô hình hệ thống lập bản đồ xẻ tự động 

Công việc đầu tiên trước khi xẻ khúc gỗ đó là phải xác định được hình dạng kích 

thước khúc gỗ trước khi đưa vào xẻ bao gồn đường kính cây gỗ, độ cong, độ thót ngọn, độ 

dẹt, các cây gỗ khác nhau có kích thước và hình dạng khác nhau do vậy mỗi cây gỗ trước 

khi đưa vào xẻ cần phải xác định hình dạng, độ thót ngọn, độ cong và đường kính thân cây. 

Trong công nghệ xẻ gỗ tự động thì trước khi tiến hành xẻ gỗ thì cần thiết phải lập 

bản đồ xẻ tối ưu, muốn lập bản đồ xẻ tối ưu được thì cần thiết phải xác định hình dạng và 

kích thước khúc gỗ đưa vào xẻ. Hiện nay ở Việt Nam việc xác định hình dạng và kích 

thước khác gỗ chủ yếu bằng thước mét, đo bằng thủ công từng cây một, nên không đáp 

ứng được yêu cầu xẻ gỗ tự động. Do vậy việc xác định hình dạng kích thước khúc gỗ phải 

được thực hiện bằng tự động hóa, số liệu sau khi xác định được là đầu vào cho phần mềm 

tự động tính toán lập bản đồ xẻ tối ưu. Mô hình hệ thống tự động xác định hình dạng và 

kích thước gỗ tròn được thể hiện trên hình 8.9. 

Băng tải xích cấp liệu tự động gồm có khung băng tải (1), xích tải (6) để di chuyển 

khúc gỗ với vận tốc không đổi, để vận tốc xích tải không đổi thì động cơ kéo xích tải hoạt 

động thông qua biến tần, trên băng tải xích có lắp khung thép (2), trên khung thép (2) có 

lắp 8 bộ thu phát tia Laser trong đó đầu phát (4) đặt phía trên khúc gỗ, đầu thu (3) đặt dưới 

khúc gỗ. Trên khung (2) còn lắp đầu quét laser (5), đầu quét laser (5) di chuyển dọc theo 

chiều dài khúc gỗ nhờ hệ thống thanh trượt và động cơ điện. Trong 8 bộ thu phát laser có 2 

bộ thu phát Laser được bố trí cách nhau một khoảng cố định 300 mm (bằng đường kính 

nhỏ nhất của khúc gỗ đầu vào hệ thống xẻ tự động), 2 bộ thu phát laser này có chức năng 

lấy mẫu tín hiệu vận tốc. 



189 

 

        Hình 8.9. Mô hình hệ thống tự động xác định hình dạng kích thước khúc gỗ 

1. Khung băng tải xích cấp liệu tự động; 

2. Khung lắp cảm biến laser;  

3. Đầu thu cảm biến laser;            

4. Đầu phát cảm biến laser; 

5. Ht quét tia laser;                                     

6. Xích tải di chuyển khúc gỗ; 

7. Khúc gỗ;   

8. Cơ cấu nâng gỗ vào xe gòong; 

9. Hệ thống di chuyến đầu quét tia laser; 

10. Bộ vi điều khiển PLC; 

11. Máy vi tính; 

12. Màn hình điều khiển trung tâm. 
                                               

Các cặp laser khác được bố trí ở 6 điểm khác nhau, được gắn trên giá đỡ với khoảng 

cách 1500 mm có chức năng xác định đường kính mặt cắt ngang của khúc gỗ tại các điểm 

khác nhau. Giá đỡ để lắp cảm biến laser có thể dịch chuyển trong rãnh trượt, do vậy các vị trí 

để xác định đường kính gỗ có thể thay đổi tùy thuộc vào yêu cầu của việc lập bản đồ xẻ và 

kích thước chiều dài của các khúc gỗ khác nhau. Khi khúc gỗ di chuyển trên băng tải cấp 

liệu để vào hệ thống vam kẹp gỗ, khúc gỗ quét qua tia laser, đồng thời đầu quét laser (5) quét 

toàn bộ chiều dài và chu vi khúc gỗ, tín hiệu quét được truyền về bộ vi xử lý PLC (10). 

Hệ thống cảm biến laser và đầu quét laser được kết nối với bộ vi xử lý PLC, hệ thống 

PLC kết nối với máy tính và màn hình hiển thị HMI, để hệ thống hoạt động cần có chương 

trình tính toán xác định đường kính khúc gỗ và biên dạng khúc gỗ, chương trình này được 

đưa vào bộ vi xử lý từ máy tính. 

8.4.3. Thiết lập hệ thống tự động lập bản đồ xẻ tự động 

8.4.3.1. Nguyên lý xác định đường kính khúc gỗ 

Từ yêu cầu đầu vào của hệ thống quét hình dạng, kích thước mặt cắt ngang khúc gỗ 

là các khúc gỗ hình trụ có thông số về chiều dài khúc gỗ xẻ lmax và đường kính bất kỳ trong 
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phạm vi nhất định, hệ thống tự động lập bản đồ xẻ sẽ giải quyết vấn đề đo kích thước mặt 

cắt ngang khúc theo nguyên lý như hình 8.10. 

Khúc gỗ có đường kính d (thông số cần xác định), chuyển động theo phương ngang 

với vận tốc không đổi v (v = const). Một bộ thu phát laser, đầu phát đặt ở vị trí A và đầu 

thu được đặt tại vị trí B. Khi khúc gỗ chưa đi qua đường thẳng nối hai điểm A và B, tia 

laser chưa bị gỗ làm đứt đoạn, lúc này đầu thu vẫn thu tín hiệu bình thường. Khi gỗ cắt qua 

đường thẳng AB, tia laser bị đứt đoạn, lúc này đầu thu sẽ không thu được tia sáng laser. 

Khi khúc gỗ đi qua đường thẳng nối hai điểm A và B, tia laser không bị đứt đoạn, lúc này 

đầu thu lại nhận được tín hiệu laser. 

d v

A

B

Đầu phát 

Laser

Đầu thu 

Laser

Tia Laser

 

Hình 8.10. Nguyên lý đo đường kính khúc gỗ sử dụng tia laser 

Nếu ta đo được khoảng thời bị mất tín hiệu của tia laser t, thì đường kính khúc gỗ 

được xác định theo công thức sau: 

d = v.t [cm] 

Trong đó:   

d: Đường kính khúc gỗ [cm]; 

v: Vận tốc khúc gỗ [cm/s]; 

t: Thời gian di chuyển khúc gỗ [s]. 

Để xác định đường kính khúc gỗ theo công thức trên cần phải biết giá trị của vận tốc 

v chuyển động theo phương ngang của khúc gỗ và là vận tốc chuyển động đều. Điều này sẽ 

gây khó khăn trong quá trình điều khiển thực tế vì dây chuyền xẻ gỗ tự động trong thực tế 

có vận tốc chuyển động ngang được tạo ra bởi bộ phận cấp liệu tự động, vận tốc này thay 

đổi phụ thuộc vào tải, hoặc sự tác động của các nhiễu bên ngoài lên trục chuyển động của 

băng truyền. Để giải quyết vấn đề này cần tính đến phương án lấy mẫu tín hiệu vận tốc 

ngang v, do vậy nguyên lý đo đường kính được thay đổi như hình 8.11. 
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d v

A1

B1

A2

B2

D

 

Hình 8.11. Nguyên lý đo đường kính khúc gỗ bằng laser thông qua tín hiệu tốc độ 

Sử dụng hai bộ thu phát laser đặt trên hai đường thẳng A1B1 và A2B2. Khoảng cách 

giữa hai đường thẳng là D được cho trước và không đổi khi lắp đặt thiết bị. Gọi t  là 

khoảng thời gian từ khi đầu thu B1 mất tín hiệu đến khi đầu thu B2 mất tín hiệu. Và t là 

khoảng thời gian mà đầu thu B2 mất tín hiệu. Khi đó, đường kính của khúc gỗ tại một điểm 

được xác định theo công thức sau: 

 
D

d vt t
t

 


  

Trong đó:  

D: Khoảng cách giữa hai đường thẳng A1B1 và A2B2 [cm]; 

∆t: Thời gian khúc gỗ đi từ A1B1 đến A2B2 [s].                           

8.4.3.2. Thiết lập hệ thống thu thập và xử lý dữ liệu 

Hệ thống thu thập và xử lý tín hiệu được mô tả như trên sơ đồ hình 8.12. Hệ thống 

nguồn một chiều 24 V (Power system 24 VDC) có chức năng cung cấp nguồn một chiều 

nuôi hệ thống cảm biến laser, màn hình hiển thị HMI, cung cấp tín hiệu 24V cho đầu ra 

PLC. Hệ thống cảm biến Laser đưa tín hiệu dạng ON/OFF (0/24 VDC) về các cổng Input 

của PLC.  

Laser Sensor PLC

PC HMI

Center Control 

System
RS 485

RS 422

Power System

24 VDC

 
Hình 8.12. Hệ thống thu thập, xử lý và hiển thị dữ liệu 
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Thiết bị PLC có 2 nhiệm vụ: Thứ nhất là tính toán các đường kính d1, d2, d3 và d4 của 

khúc gỗ, sau đó các dữ liệu về đường kính khúc gỗ sẽ được truyền lên máy tính (PC) hoặc 

màn hình hiển thị (HMI) để hiển thị hoặc tính toán bản đồ xẻ, chuẩn truyền thông được sử 

dụng là chuẩn RS422. Thứ hai là truyền thông tin dữ liệu về các giá trị về đường kính với 

hệ thống điều khiển trung tâm của dây chuyền xẻ tự động, chuẩn truyền thông được sử 

dụng là chuẩn RS485. 

Máy tính (PC) và màn hình (HMI) có chức năng hiển thị các thông số về đường kính 

gỗ tại 4 điểm đo và hình dạng mặt cắt ngang khúc gỗ.  

Lựa chọn cảm biến laser 

Cảm biến laser có nhiều loại có thể được lựa chọn. Yêu cầu chung là các cảm biến 

này được chế tạo cho các ứng dụng công nghiệp, có bộ thu và bộ phát độc lập, tia sáng 

laser có độ hội tụ cao, đường kính tia laser bé, khả năng chống nhiễu với các nguồn sáng 

thông thường. 

Lựa chọn PLC 

Để đáp ứng được yêu cầu, PLC lựa chọn cần phải đáp ứng các yêu cầu sau: 

- Có số đầu vào ra I/O phải thỏa mãn cho số lượng bộ thu phát laser của phương án đã 

chọn và đảm bảo cho việc mở rộng số điểm đo sau này theo yêu cầu phát triển hệ thống.  

- Bộ nhớ trong phải đảm bảo và cổng lập trình giao tiếp USB và RS422 để giúp tăng 

tốc độ lập trình, gỡ lỗi và giám sát.  

- Bộ đếm tích hợp phải cho phép kết nối 2 board đồng thời, mở rộng thêm tính năng 

phụ, tương thích với hầu hết các modul mở rộng thế hệ trước, điều khiển đồng thời nhiều 

biến tần qua mạng RS485. 

- Có chức năng cho phép cài đặt mật khẩu truy cập và phân quyền theo người sử dụng. 

Ngoài ra cần có kết nối mở rộng thông qua 2 bus bên trái và bên phải cho phép kết nối mở 

rộng khối chức năng đặc biệt như analog/truyền thông nối mạng để đạt được hiệu suất làm 

việc tốt hơn. 

Một ví dụ về loại PLC đáp ứng được các yêu cầu trên có thể lựa chọn cho hệ thống là 

PLC mã hiệu FX3G 24MR/ES-A của hãng Mitsubishi. Dòng FX3G PLC được tích hợp bộ 

nhớ trong lên đến 32Kb bước lệnh cho dòng tiêu chuẩn, tốc độ xử lý một lệnh đơn logic 

trong thời gian 0.21µs. Việc lập trình trên FX3G dễ hơn nhờ vào đồng thời 2 cổng truyền 

thông tốc độ cao là RS422 và USB. Còn với dòng FX3G ngõ ra kiểu transistor cho phép 

phát xung độc lập trên 3 ngõ ra lên đến 100 kHz, được nhà sản xuất tích hợp và cải tiến 

nhiều tập lệnh điều khiển vị trí.  

Lựa chọn màn hình hiển thị 

Màn hình hiển thị lựa chọn cần đáp ứng các yêu cầu là màn LCD có kích thước tối 

thiểu 10
”
 và độ phân giải tối thiểu 1024 x 600, bộ nhớ flash tối thiểu 512Mb, hai cổng 

COM2 và COM3, truyền thông RS-485 2W hỗ trợ MPI 187.5K, hệ thống làm mát không 

quạt, nguồn tích hợp cách ly quang, bo mạch được phủ kín lớp chống nhiễu và ăn mòn. 
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Chuẩn truyền thông RS-422, RS-485 

Chuẩn RS-422 

RS-422 là một chuẩn giao tiếp cân bằng, ngõ vào là các mạch vi sai, tín hiệu được tải 

trên hai đường dây có logic ngược với nhau, nếu một đường ở logic 1 thì đường kia ở logic 

0 và ngược lại, điều này khiến cho giá trị đỉnh - đỉnh của tín hiệu tăng gấp đôi và khả năng 

loại nhiễu của đường dây tăng cao.  

 

Hình 8.13. Mức điện áp của RS-422 

Trên hình 8.13 thẩy rằng khi một trong hai ngõ ra là +V thì ngõ ra kia là -V, vậy hiệu 

hai ngõ ra 2V hoặc -2 V. RS-422 yêu cầu tín hiệu vi sai có biên độ tối thiểu là 2 V. Vận tốc 

tín hiệu tối đa 10 Mbps khi khoảng cách truyền >12 m và 100 Kbps khi khoảng cách 

truyền >1200 m.  

Chuẩn RS-485 

Khi một mạng cần phải truyền các khối nhỏ thông tin trên một khoảng cách dài, RS-

485 thường là chuẩn giao tiếp được lựa chọn. Các nút mạng có thể là máy tính các nhân, vi 

điều khiển hoặc bất kỳ thiết bị có khả năng truyền thông nối tiếp không đồ bộ. So với 

Ethernet và giao diện mạng khác, phần cứng và giao thức yêu cầu của RS-485 đơn giản và 

chi phí thấp hơn. 

Năm 1983, hiệp hội công nghiệp điển tử (EIA) đã phê duyệt một tiêu chuẩn truyền 

cân bằng mới gọi là RS-485. Chuẩn này đã được chấp nhận rộng rãi và sử dụng trong công 

nghiệp, y tế và dân dụng. Có thể coi chuẩn RS-485 là một phát triển của RS-232 trong việc 

truyền dữ liệu nối tiếp. Những đặc điểm nổi trội của RS-485 là nó có thể hỗ trợ mạng lên 

tới 32 trạm thu phát trên cùng một đường truyền. 

8.4.3.3. Xây dựng chương trình xác định kích thước gỗ 

a. Kết nối phần cứng PLC 

Từ kết quả lựa chọn PLC và các phần cứng khác trong phần trước, các port vào ra 

I/O của PLC được kết nối theo một sơ đồ nguyên lý (bản vẽ mạch nguyên lý tích hợp hệ 

thống đo) gồm (ví dụ chọn PLC-FX3G): 

Các Port đầu vào 

- Port X0 kết nối với nút ấn làm việc (Run). 

- Port X1 kết nối với nút ấn dừng làm việc (Stop). 

- Port X2 kết nối với nút dừng sự cố, dừng khẩn cấp (Emergency stop). 

- Port X3 kết nối với tín hiệu đo về của cảm biến laser số 1. Cảm biến Laser số 1 và 

cảm biến Laser số 2 có chức năng lấy mỗ tín hiệu tốc độ.  
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- Port X4 kết nối với tín hiệu đo về của cảm biến laser số 2. Chức năng đo đường kính 

khúc gỗ tại điểm thứ nhất (vị trí 1). 

- Port X5 kết nối với tín hiệu đo về của cảm biến laser số 3. Chức năng đo đường kính 

khúc gỗ tại vị trí thứ hai (vị trí 2). 

- Port X6 kết nối với tín hiệu đo về của cảm biến laser số 4. Chức năng đo đường kính 

khúc gỗ tại vị trí thứ ba (vị trí 3). 

- Port X7 kết nối với tín hiệu đo về của cảm biến laser số 5. Chức năng đo đường kính 

khúc gỗ tại vị trí thứ tư (vị trí 4). 

Các Port đầu ra 

- Port  Y0 kết nối tín hiệu điều khiển đèn báo chạy (Run). 

- Port Y1 kết nối tín hiệu điều khiển đèn báo dừng (Stop). 

- Port Y2 kết nối tín hiệu điều khiển đèn báo dừng sự cố (Emergency Stop). 

Các phần mềm hỗ trợ  

Phần mềm GX Developer 

PLC Mitsubishi (ví dụ PLC FX3G) dùng phần mềm GX Developer để lập trình. Đây 

là một hệ thống điều khiển xử lý quá trình theo yêu cầu đo đếm các giá trị đã đạt được xác 

định nhằm đạt kết quả sản phẩm tốt nhất trong tự động hóa sản xuất công nghiệp. GX 

Developer sử dụng ngôn ngữ lập trình được ưa chuộng và được dùng phổ biến hơn cả là 

ngôn ngữ dạng bậc thang dạng ladder. 

Phần mềm Autobase 

Phần mềm Autobase là phần mềm mã nguồn để thiết kế cho hệ thống thu thập dữ 

liệu và điều khiển giám sát SCADA (Supervisory Control And Data Acquisition) được 

Hàn Quốc phát triển cho hệ điều hành windows. Phần mềm này cung cấp thư viện mẫu các 

đối tượng, nhằm giảm thời gian cho người phát triển. Autobase giám sát và điều khiển 

thông qua Silverlight không bị hạn chế trên nền tảng và trình duyệt web. Đây là một trong 

những phần mềm sử dụng trong hệ thống giám sát, điều khiển và thu thập dữ liệu 

(SCADA/HMI) cho quá trình tự động hóa sản xuất. 

b. Xây dựng lưu đồ thuật toán 

Các ký hiệu được sử dụng cho lưu đồ thuật toán 

Lưu đồ thuật toán là một loại sơ đồ biển diễn thuật toán hoặc một quá trình để giải 

quyết một công việc theo một trình tự logic nhất định. Sơ đồ này thể hiện giải pháp  

cho một vấn đề nhất định cần giải quyết theo trình tự logic từng bước. Các bước quá trình 

được hiển thị dưới các hình ký hiệu khác nhau theo các quy tắc được thể hiện như trong 

Bảng 8.1. 
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Bảng  .1. Các ký hiệu sử dụng cho lưu đồ thuật toán 

Ký hiệu Mô tả 

 Điểm bắt đầu và chấm dứt thuật toán 

 Thao tác nhập hay xuất dữ liệu 

 Khối xử lý công việc 

 
Khối quyết định chọn lựa 

 
Điểm nối 

 Chuẩn bị   

 
Tập hợp các tập tin dữ liệu 

 Khối chương trình con 

 Dòng tính toán, thao tác chương trình 

Xây dựng lưu đồ thuật toán cho chương trình đo kích thước khúc gỗ 

Chương trình đo đường kính khúc gỗ được mô tả ở trên, đầu tiên PLC tiến hành kiểm 

tra các điều kiện đầu vào hoạt động, nếu các điều kiện hoạt động đầu vào được thỏa mãn 

PLC sẽ tiến hành thực hiện chương trình đo đường kính khúc gỗ theo lưu đồ thuật toán như 

hình 8.4.6. Vòng lặp này được thực hiện liên tục khi điều kiện đầu vào thỏa mãn cho phép 

PLC hoạt động. 

Bắt đầu

Chương trình 

đo đường 

kính gỗ

Kết thúc

Kiểm tra điều 

kiện đầu vào

 
Hình 8.14.  ưu đồ thuật toán chương trình chính 
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Chương trình kiểm tra điều kiện đầu vào gồm các bước logic như sau (hình 8.15): 

X000 = 1

X001 = 0

X002 = 0

Đúng

Chuyển xuống 

bước đo đường 

kính gỗ

Sai

Y000=1

Y001=0

Y002=0

X002 = 1

Y000=0

Y001=1

Y002=0

Đúng

Sai

Y000=0

Y001=0

Y002=1

Bắt đầu

X001 = 1

Sai

 

Hình 8.15.  ưu đồ thuật toán kiểm tra điều kiện đầu vào 

- Đầu tiên PLC kiểm tra điều kiện các nút ấn chạy (Run), dừng (Stop) và nút ấn dừng 

khẩn cấp khi có sự cố (Emergency stop). 

- Nếu có tín hiệu từ nút ấn chạy (X000 = 1), không có tín hiệu từ nút ấn dừng (X001 = 

0) và không có tín hiệu từ nút ấn dừng khẩn cấp (X002 = 0); thì đầu ra Y000 = 1 (đèn Run 

sáng), Y001 = 0 (đèn Stop không sáng) và Y002 = 0 (đèn dừng khẩn cấp không sáng), sau đó 

chuyển xuống bước tính đường kính khúc gỗ. 
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Bắt đầu

Gọi bộ phát 

xung 1 ms

X003 = 1

X004 = 0

Bộ đến C0 

hoạt động

X004 = 1

Đúng

Bộ đếm C1 

hoạt động

Đúng

Bộ đếm C2 

hoạt động

X005 = 1 X006 = 1

Đúng

Bộ đếm C3 

hoạt động

X007 = 1

Bộ đếm C4 

hoạt động

Đúng

43 x C1 lưu vào D1

43 x C2 lưu vào D3

43 x C3 lưu vào D5

43 x C4 lưu vào D7

D1/C0 lưu vào D9

D3/ C0 lưu vào D11

D5/C0 lưu vào D13

D7/C0 lưu vào D15

M0 =1

C0=0

C1=0

C2=0

C3=0

C4=0

D1=0

D3=0

D5=0

D7=0

D9=0

D11=0

D13=0

D15=0

Đúng

Sai

Kết thúc

C1=0
Sai

C0=0
Sai

Đúng

C2=0
Sai

C3=0
Sai

C4=0
Sai

 

Hình 8.16.  ưu đồ thuật toán tính bán kính khúc gỗ 
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- Nếu có tín hiệu từ nút ấn dừng khẩn cấp (X002 = 1); thì Y000 = 0 (đèn Run tắt), Y001 = 

0 (đèn Stop tắt), Y002 = 0 (đèn Emergency stop sáng). Nếu điều kiện trên sai thì chuyển 

sang kiểm tra điều kiện tiếp theo. 

- Nếu có tín hiệu từ nút ấn dừng (X001 = 1); thì Y000 = 0 (đèn Run tắt), Y001 = 1 (đèn 

Stop sáng), Y002 = 0 (đèn Emergency stop tắt). Nếu sai quay về điều kiện ban đầu của 

chương trình, thực hiện vòng lặp tiếp theo. 

- Chương trình đo đường kính khúc gỗ trình bày trên hình 8.16 với các bước logic 

được thực hiện theo trình tự như sau: 

- Đầu tiên PLC gọi bộ phát xung 1ms, thông qua đến số xung tác động chúng ta sẽ biết 

được thời gian tác động của các cổng đầu vào (thời gian tác động của từng sensor). Ví dụ, 

thời gian tác động của cảm biến laser khi vật đi qua là 3 ms thì số lượng xung thu được 

trên bộ đếm couter là 3. 

- Nếu có tín hiệu Reset từ máy tính (M0 = 1), thì PLC sẽ Reset các vùng nhớ về 0 (C0 

= 0; C1 = 0; C2 = 0; C3 = 0; C4 = 0; D1 = 0; D3 = 0; D5 = 0; D7 = 0; D9 = 0; D11 = 0; D13 = 

0; D15 = 0). Ngược lại nếu M0 = 0 thì bước tiếp theo sẽ được thực hiện. 

- Nếu X003 = 1 và X004 = 0 thì bộ đếm C0 hoạt động sau đó chuyển xuống bước tiếp 

theo, ngược lại C0 = 0. Đây là quá trình lấy mẫu tốc độ. 

- Nếu X004 = 1 thì bộ đếm C1 hoạt động, ngược lại C1 = 0. Đây là quá trình tính thời 

gian khúc gỗ tại điểm thứ nhất đi qua cảm biến laser thứ 2. 

- Nếu X005 = 1 thì bộ đếm C2 hoạt động, ngược lại C2 = 0. Đây là quá trình tính thời 

gian khúc gỗ tại điểm thứ hai đi qua cảm biến laser thứ 3. 

- Nếu X006 = 1 thì bộ đếm C3 hoạt động, ngược lại C3 = 0. Đây là quá trình tính thời 

gian khúc gỗ tại điểm thứ 3 đi qua cảm biến laser thứ 4. 

- Nếu X007 = 1 thì bộ đếm C4 hoạt động, ngược lại C4 = 0. Đây là quá trình tính thời 

gian khúc gỗ tại điểm thứ 4 đi qua cảm biến laser thứ 5. 

- Kích thước khúc gỗ tại điểm thứ nhất được tính theo công thức (8.12) và giá trị lưu 

vào vùng nhớ D9 của PLC, kích thước gỗ tại điểm thứ hai được tính theo công thức (8.13) 

và giá trị lưu vào vùng nhớ D11 của PLC, kích thước gỗ tại điểm thứ ba được tính theo 

công thức (8.14) và lưu vào vùng nhớ D13 của PLC. Kích thước gỗ tại điểm thứ tư được 

tính theo công thức (8.15) và lưu vào vùng nhớ D15 của PLC. 

d1 = 
     

  
     (8.12) 

d2 = 
     

  
     (8.13) 

d3 = 
     

  
     (8.14) 

d4 = 
     

  
     (8.15) 
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8.4.3.4. Phương pháp xác định biên dạng khúc gỗ  

a. Xác định kích thước tiết diện ngang cây gỗ 

Để xác định kích thước tiết diện ngang cây gỗ tại 7 điểm dọc theo cây gỗ, ta sử dụng 

bộ cảm biến thu phát laser (ví dụ trong trường hợp này sử dụng bộ cảm biến laser dòng LJ-

G5000 của hang KEYENCE). Cảm biến này xác định giá trị về bán kính tiết diện ngang 

của cây gỗ tại 7 điểm khi bàn di chuyển đưa cảm biến quét cây gỗ từ trái qua phải. 

b. Xác định biên dạng dọc cây gỗ 

Việc xác định biên dạng dọc cây gỗ được thực hiện thông qua việc xác định tọa độ 

theo trục y của biên dạng trên (y1a,…,y7a) và biên dạng dưới (y1b,…,y7b) của cây gỗ tại 7 

điểm (D1,…D7)  khi cây gỗ chuyển động ngang và cắt qua các tia laser của hệ thống laser 

cố định. Nguyên lý xác định được thể hiện như hình 8.17. 

Sử dụng các bộ đếm thời gian t1 và t6 của bộ điều khiển PLC để xác định tọa độ các 

điểm biên dạng trên y1a,….,y7a, việc xác định các thời gian như sau: t1 là thời gian từ khi 

có tín hiệu Ls1 đến khi có tín hiệu Ls2 (hoặc ngược lại, mang giá trị dương nếu Ls2 có 

trước Ls1, giá trị âm nếu ngược lại Ls1 có trước Ls2); t2 là thời gian từ khi có tín hiệu Ls1 

đến khi có tín hiệu Ls3 (hoặc ngược lại, giá trị được xác định giống t1); t3 là thời gian từ 

khi có tín hiệu Ls4 đến khi có tín hiệu Ls1 ((hoặc ngược lại, giá trị được xác định giống t1); 

t4 là thời gian từ khi có tín hiệu Ls5 đến khi có tín hiệu Ls1 ((hoặc ngược lại, giá trị được 

xác định giống t1); t5 là thời gian từ khi có tín hiệu Ls6 đến khi có tín hiệu Ls1 (hoặc ngược 

lại, giá trị được xác định giống t1); t6 là thời gian từ khi có tín hiệu Ls7 đến khi có tín hiệu 

Ls1 (hoặc ngược lại, giá trị được xác định giống t1). 

Sử dụng bộ đếm thời gian t7 đến t12 của PLC để xác định tọa độ các điểm biên dạng 

dưới y1b,…,y7b, việc xác định các thời gian giống như trên nhưng chúng ta dùng thời 

điểm mất tín hiệu của các cảm biến laser để tính toán, cụ thể t7 là thời gian từ khi Ls1 mất 

đến khi Ls2 mất và tiếp tục đến Ls7 mất. 

Khi đó nếu trục tọa độ y đặt tại điểm biên dạng dưới ngoài cùng bên trái (tức Y1b = 

0) thì các vị trí biên dạng cây gỗ được tính như sau: 

Tọa độ các điểm biên dạng trên: 

       

            

            

Tọa độ các điểm biên dạng dưới: 
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Trong đó:  

V: Vận tốc băng tải vận chuyển gỗ vào hệ thống; 

r1: Bán kính cong cây gỗ tại điểm D1 (điểm thứ 1) được lấy giá trị từ cảm biến laser 

di động. 

Ls1 Ls2 Ls3 Ls4 Ls5 Ls6 Ls7

V=Constant

D1 D2 D3 D4 D5 D6 D7

y

x

y1a

y1b

y2a y3a y4a y5a y6a y7a

y2b y3b y4b y5b y6b y7b

r1 r2 r3 r4 r5
r6

r7

(a) 

Ls1 Ls2 Ls3 Ls4 Ls5 Ls6 Ls7

V=Constant

D1

D2 D3 D4 D5 D6
D7

y

x
y1b y2b

y3b y4b
y5b y6b

y7b

y7a
y6ay5ay4ay3a

y2a

y1a

  

(b) 

Hình 8.17. Phương pháp xác định biên dạng c y gỗ 

a) Biên dạng cây gỗ thẳng và thót ngọn; b) Biên dạng cây gỗ cong và thót ngọn; 

c) Hiển thị giá trị đường kính và biên dạng cây gỗ 
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Để có thể hiển thị được giá trị đường kính và biên dạng cây gỗ các dữ liệu từ PLC 

được xác định ở trên phải được truyền lên máy tính theo cấu trúc truyền thông RS-485. Để 

thực hiện được việc truyền dữ liệu, chương này chúng ta sẽ tiến hành xây dựng cấu trúc 

truyền thông giữa máy tính (PC) và PLC và giao diện hiển thị của hệ thống giám sát (hình 

8.18). Phần mềm nền hỗ trợ Autobase được sử dụng để tiến hành xây dựng cấu trúc truyền 

dữ liệu. 

 

Hình 8.18. Cấu trúc truyền thông giữa PC và P C 

Sau khi có các giá trị về đường kính tại 7 điểm (r1,…,r7) do cảm biến laser di động 

được truyền lên PC từ PLC và xác định được tọa độ biên (trên, dưới) tại 7 điểm của cây gỗ, 

hay nói cách khác vẽ được một đường tròn có đường kính ri tâm Di và đi qua hai điểm biên 

dạng yia và yib ta tiến hành vẽ biên dạng trên phần mềm giám sát bằng cách vẽ các mặt trụ 

cong tiếp tuyến với các đường được xác định sẵn như trên. Khi đó ta sẽ xác định được biên 

dạng 3D của cây gỗ. 

8.4.3.5. Xây dựng chương trình tự động tính toán lập bản đồ xẻ tối ưu 

a. Tiêu chí lập bản đồ xẻ tối ưu 

Căn cứ vào yêu cầu của công nghệ xẻ gỗ, mục đích sử dụng sản phẩm ván xẻ cũng 

như kích thước nguyên liệu đầu vào gồm kích thước tiết diện ngang và độ cong của khúc 

gỗ để đưa ra tiêu chí lập bản đồ xẻ tối ưu gồm tỷ lệ gỗ thành phẩm lớn nhất và chất lượng 

ván xẻ tốt nhất (ván không bị nứt). 

 b. Sơ đồ thuật toán chương trình lập bản đồ xẻ tối ưu   

Sơ đồ thuật toán lập bản đồ xẻ tối ưu được thể hiện như trong hình 8.19.  

Khi khúc gỗ di chuyển qua hệ thống đo tự động bằng tia laser, các thông số về kích 

thước tiết diện ngang, độ cong của cây được xác định và lưu lại. Các thông số này sau đó 

được sử dụng để tính toán lựa chọn phương án xẻ tối ưu để đạt được tỷ lệ thành khí tối đa. 

Kết quả tính toán xuất ra thông tin dưới hai dạng là văn bản để báo cáo và thông tin 

dưới dạng số để làm tín hiệu điều khiển quá trình xẻ. Từ các thông tin này người điều 

khiển có thể can thiệp và thực hiện các thao tác cần thiết để điều khiển quá trình xẻ theo 

mong muốn. Khi có tín hiệu kết thúc quá trình xẻ sẽ tiến hành kiểm tra sự tồn tại tín hiệu 
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của khúc gỗ tiếp theo đưa vào xẻ. Nếu có thì tiếp tục lặp lại quá trình ban đầu. Nếu không 

có tín hiệu của khúc gỗ tiếp theo sẽ thực hiện lệnh thoát. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 8.19. Sơ đồ thuật toán chương trình lập bản đồ xẻ 

8.5. Cơ sở tính toán cưa vòng đứng 

Cưa vòng đứng là một trong những thiết bị chính trong dây chuyền xẻ gỗ tự động có 

tác dụng xẻ phá, quá trình xẻ có ảnh hưởng lớn đến chất lượng và năng suất của sản phẩm. 

Do đó cần được nghiên cứu tính toán và sử dụng một cách hợp lý để nâng cao năng suất, 

chất lượng sản phẩm và hiệu quả sử dụng. 

8.5.1. Cấu tạo và nguyên lý làm việc của cưa vòng đứng 

Các bộ phận chính của cưa vòng đứng được thể hiện trên hình 8.20. Cưa vòng là loại 

thiết bị cắt gọt chuyên dùng thường được sử dụng để xẻ dọc.  

Bộ phận làm việc của cưa là lưỡi cưa (1) có cấu tạo là bản thép mỏng được hàn hai 

đầu lại với nhau tạo thành một vòng tròn và một (hoặc cả hai) cạnh thường được bố trí các 

răng cắt. Các răng cắt này chuyển động vòng nhưng tại vị trí cắt có chuyển động thẳng. 

Lưỡi cưa chuyển động vòng qua hai bánh đà (2) và (3) một cách liên tục không bao giờ 

Các thông số về kích cỡ, độ cong, lõi 

gỗ,… được ghi từ hệ thống đo tự động 

laser. 

Tính toán và lựa chọn phương án xẻ tối ưu 

theo tỷ lệ thành khí 

Đưa ra thông tin dưới dạng văn bản để báo 

cáo và thông tin dưới dạng số để làm tín 

hiệu điều khiển quá trình xẻ 

Khi có tín hiệu kết thúc xẻ khúc gỗ 

Kiểm tra  

Tín hiệu đo khúc gỗ tiếp theo để xẻ 

Thoát 

Không Có 

Bắt đầu 
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hết, vì vậy người ta gọi lưỡi cắt cưa vòng có chuyển động vô tận. Gỗ chuyển động đều theo 

hướng vuông góc với tốc độ cắt và song song với bản cưa. 

Bánh đà chủ động (2) được truyền moment quay từ nguồn động lực chính của cưa là 

động cơ điện (10) thông qua bộ truyền đai. Bánh đà chủ động (2), bánh đà bị động (3) và 

cơ cấu căng cưa (4) được lắp trên giá cố định (11). 

 

Hình 8.20. Sơ đồ cấu tạo của cưa vòng đứng 

1. Lưỡi cưa; 2. Bánh đà chủ động; 3. Báng đà bị động;  

4. Cơ cấu căng lưỡi cưa bằng thủy lực; 5. Cơ cấu ổn định lưỡi cưa;  

6. Cơ cấu ổn định lưỡi cưa; 7. Cơ cấu ổn định lưỡi cưa; 8. Cơ cấu làm sạch bánh đà;  

9. Xe goòng vam kẹp gỗ; 10 . Động cơ điện; 11. Hệ thống chân đế;  

12. Bánh đai bị động; 13. Bánh đai chủ động. 

Bánh đà bị động (3) chuyển động phụ thuộc vào chuyển động của bánh đà chủ động 

(2) do lưỡi cưa vòng chuyển động ăn khớp ma sát và có thể dịch chuyển theo phương 

thẳng đứng nhờ ổ trượt trên giá cố định. 

Cơ cấu căng lưỡi cưa (4) là hệ thống thủy lực, liên kết với trục của bánh đà bị động 

(3). Có chức năng căng lưỡi cưa với sức căng ban đầu S0 để lưỡi cưa không bị trượt trên 

các bánh đà trong quá trình làm việc.  

Các cơ cấu ổn định lưỡi cưa (5), (6), (7) được bố trí tại những vị trí cố định để đảm 

bảo chiều dài làm việc của lưỡi cưa ổn định, không bị rung lắc và xẻ được toàn bộ đường 

kính cây gỗ, do vậy trong quá trình tính toán thiết kế cũng cần xác định vị trí lắp đặt của 

chúng hợp lý sẽ được trình bày ở phần sau. 
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 Hệ thống làm sạch bánh đà (8) có cấu tạo lớp đệm mềm dùng để gạt các bụi phoi, 

phôi trên mặt của bánh đà nhằm đảm bảo ma sát giữa lưỡi và bánh đà ổn định và trong quá 

trình tính toán thiết kế ta cũng cần xác định hệ số ma sát này.  

Cưa vòng đứng hoạt động gián đoạn theo chu kỳ gồm một nửa chu kỳ thực hiện cắt 

còn lại một nửa chu kỳ chạy không nên trong quá trình xẻ gỗ có những đặc điểm sau: 

- Toàn bộ hệ thống chuyển động có chu kỳ nên các lực tác dụng lên từng bộ phận cũng 

thay đổi theo chu kỳ, ở giai đoạn không xẻ thường các lực đó nhỏ hơn ở giai đoạn xẻ (cắt), 

vì vậy dễ gây ra hiện tượng như sự trượt của lưỡi trên các bánh đà. 

- Lực tác dụng lên các lưỡi cưa phân bố không đều theo chiều rộng, đặc biệt là với 

lưỡi cưa được bẻ cong về hai phía, nên hợp lực bao giờ cũng nằm lệch về một phía mạch 

xẻ, chúng tạo thành moment uốn cong bản cưa, dễ làm cưa dao động trong mạch xẻ. Hiện 

tượng này làm lưỡi cưa cọ sát lên thành bên, ma sát và nhiệt độ tăng lên, tổn hao năng 

lượng và giảm độ chính xác của mạch xẻ.  

- Do chuyển động có chu kỳ nên các ứng lực trong lưỡi cưa cũng thay đổi do đó có tác 

động lớn đến độ bền mỏi. 

- Do sức căng (ứng lực) trong các nhánh của lưỡi cưa trên các bánh đà có giá trị khác 

nhau nên sinh ra sự trượt tương đối của lưỡi cưa với bề mặt các bánh đà. Hiện tượng trượt 

đó còn tăng theo vận tốc góc quay của bánh đà do lực quán tính ly tâm của đoạn lưỡi cưa 

vắt trên bánh đà, làm giảm áp lực với bề mặt tiếp xúc. Do đó cần có những giải pháp tăng 

hệ số ma sát giữa lưỡi cưa và bánh đà để giảm hiện tượng trượt. Mặt khác nếu tăng hệ số 

ma sát, sẽ tăng hiệu số sức căng S1 của nhánh vào bánh đà chủ động và S2 của nhánh ra 

bánh chủ động dẫn đến phát sinh sự trượt đàn hồi của lưỡi cưa trong đoạn tiếp xúc với 

bánh đà mà sự trượt đàn hồi này nói chung là có biến dạng dư nên sẽ làm thay đổi chiều 

dài của lưỡi cưa, do đó làm thay đổi lực căng ban đầu, vì thế cần chú ý điều chỉnh sức căng 

ban đầu sau một thời gian làm việc. 

Tất cả những đặc điểm trên của cưa vòng cần được nghiên cứu một cách kỹ càng, 

làm cơ sở khoa học cho việc xây dựng các giải pháp kỹ thuật nhằm nâng cao năng suất, 

chất lượng sản phẩm và hiệu quả sử dụng cưa vòng đứng trong dây chuyền xẻ gỗ tự động. 

8.5.2. Các thông số của cưa vòng đứng 

8.5.2.1. Thông số hình học cơ bản  

Thông số hình học của cưa vòng đứng là những thông số về hình dạng và kết cấu của 

cưa có ảnh hưởng đến quá trình lắp đặt và làm việc của cưa. Các thông số hình học cơ bản 

của cưa vòng đứng được thể hiện trên hình 8.21. 
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Hình 8.21. Sơ đồ quan hệ động học của hệ thống cưa vòng đứng 

D3. Đường kính bánh đà chủ động;  

D4. Đường kính bánh đà bị động;  

a2. Khoảng cách hai trục của bánh đà;  

L1. Khoảng cách cưa với xe goòng;  

L2. Chiều rộng xe goòng;  

L3. Độ cao của ray và xe goòng; 

L4. Khoảng cách giữa hai cơ cấu ổn định 

lưỡi cưa;  

L5. Khoảng cách theo chiều ngang của 

ngàm di chuyển gỗ;   

L6. Khoảng cách lớn nhất theo chiều ngang 

của ngàm di chuyển gỗ. 

8.5.2.2. Các thông số động lực học cơ bản  

Thông số động học của hệ thống cưa vòng đứng gồm vận tốc cắt v (vận tốc chuyển 

động của lưỡi cưa) và vận tốc đẩy u (vận tốc tịnh tiến của xe goòng). Thực tế cho thấy rằng 

khi tăng vận tốc cắt, tạo điều kiện tăng vận tốc đẩy sẽ dẫn đến năng suất xẻ được nâng cao. 

Tuy nhiên, do liên quan đến công suất động cơ và chất lượng bề mặt sản phẩm nên tốc độ 

cắt không thể tăng quá lớn. Hiện nay vận tốc cắt được chọn chủ yếu dựa vào cấu trúc từng 

loại máy. Vận tốc đẩy u [m/ph] được tính theo công suất động cơ, theo chất lượng mạch xẻ 

và theo khả năng làm việc của lưỡi cưa (khả năng chứa mùn cưa và độ cứng vững của lưỡi 

cưa). Trong thực tế, thường chọn u theo từng loại gỗ tương ứng với vận tốc cắt v, thường 

lựa chọn trong khoảng 30÷50 [m/ph]. Đối với gỗ mềm đường kính khoảng 30 [cm], tốc độ 

đẩy cao nhất có thể đạt 50 [m/ph], đối với gỗ cứng có thể đến 35÷43 [m/ph]. Tốc độ chạy 

không tải u0 về vị trí ban đầu của xe goòng thường cao hơn tốc độ đẩy có tải uc, thường  

u0 = (1,5÷2,0)uc. 
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Thông số động lực học của hệ thống cưa vòng đứng gồm sức căng lưỡi cưa S0, lực 

cản cắt Pc, Qy, lực ma sát Fms, công suất động cơ của cưa vòng, công suất động cơ của xe 

goòng, moment quán tính của bánh đà Ibd. Các thông số này được tính toán theo quan hệ 

động lực học của quá trình xẻ. 

8.5.3. Động lực học của cưa vòng đứng 

8.5.3.1. Quan hệ động học 

Với lưỡi cưa biến dạng nên vận tốc chuyển động của các nhánh lưỡi cưa theo 

phương thẳng đứng được tính theo vận tốc góc của các trục:  

              ̇                                                  (8.16)   

Trong đó:    

θi (t): Góc quay của trục thứ I; 

( )i i t  Vận tốc góc của các trục; 

   
     

  
;                            (8.17)    

ni: Số vòng quay của các trục. 

Vận tốc đẩy u là vận tốc tịnh tiến của cơ cấu kẹp gỗ (xe goòng), trong dây chuyền xẻ 

gỗ tự động thì u được định trước và điều khiển theo chu trình tự động phụ thuộc vào từng 

loại gỗ và kích thước gỗ. 

8.5.3.2. Sức căng ban đầu của lưỡi cưa   

 Vì quá trình làm việc của cưa vòng đứng có hai giai đoạn gồm giai đoạn thực hiện 

quá trình cắt và giai đoạn thực hiện quá trình chạy không nên các lực tác dụng trong hai 

giai đoạn này khác nhau. 

a. Giai đoạn chạy không  

Lực căng ban đầu của lưỡi cưa S0 (lực căng tĩnh) 

Nội lực trong các nhánh cưa khi không có moment tác dụng vào bánh đà là lực căng 

ban đầu S0, như đã phân tích S0 được xác định sao cho lưỡi cưa không trượt trên các bánh 

đà trong quá trình làm việc và nó được điều chỉnh nhờ hệ thống căng cưa bằng thủy lực 

như hình 8.22a.  

Lực căng ban đầu trên các nhánh cưa trong nửa chu kỳ không tải 

Khi có moment Mđc từ động cơ truyền đến thì ứng lực trong các nhánh của lưỡi cưa 

được phân bố lại như hình 8.22b, ta có: 
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                                {
         
           

   {
      

  

   

      
  

   

                                 (8.18)   

Trong đó:   

S0: Lực căng ban đầu sẽ được xác định trong mục sau;  

M2: Moment từ động cơ truyền đến bánh đà chủ động. 

M2 = Mđc.i1.η1 

Trong đó: 

i1: Tỉ số truyền đai;  

η1: Hệ số hiệu dụng của bộ truyền đai. 

 

 

 

 

 

 

  

 

  

 

Hình 8.22. Sơ đồ nội lực trên các nhánh lưỡi cưa vòng  

Từ công thức (8.22) ta thấy S1 và S2 có giá trị khác nhau nên sinh ra sự trượt của lưỡi 

cưa trên cung ăn khớp của nó với bánh đà. 

Vậy hiệu số sức căng ở hai đầu của đoạn lưỡi cưa vòng trên bánh đà chính là lực có 

tác dụng gây ra sự trượt của lưỡi cưa trên bánh đà: 

                         )( 21 SSF                                                        (8.19) 

Mặt khác lực ma sát giữa bánh đà và lưỡi cưa trên đoạn tiếp xúc có thể coi là tổng 

lực ma sát của các phần tử trên cung tiếp xúc:  

dFms = μdN, hay  Fms = μ ∑N . 

Trong đó μ- là hệ số ma sát trượt giữa lưỡi cưa với bánh đà. 

Theo hình 8.22 thì ∑N = S1+S2 , nên: 

Fms = μ (S1+S2 ) = 2μS0                                            (8.20)  

D3 

a2  

x 

S0 S0 

S0 S0 

02 

03 

            a) Lực căng tĩnh S0 

z 

B 

S2 S1 

S1 
S2 

02 

z 

x 

2S0 

b) Lực căng khi máy có Mđc 

M2 

03 
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Điều kiện để lưỡi cưa không trượt là: Fms > F, hay: 

2μS0 >  (S1-S2)                                                       (8.21)  

Từ biểu thức (8.18) thay vào (8.21) ta xác định giá trị S0 từ điều kiện không trượt của 

các bánh đà chủ động và bị động như sau:   

2 2
0 0

3 3

2 . ,
2 .

M M
S hay S

R R



                                             (8.22)  

Sức căng ban đầu khi chạy không tải (8.22). M20 có giá trị bằng moment ma sát trên 

các ổ trục như sau. 

Với trục II:    

M20 = MT2 = (m2g - 2S0)f
*
.d23                                       (8.23) 

  *

3 0 2330
0

4 4

2

2 . 2 .

m g S f dM
S

R R 


   

    

*

2 23
0 *

3 232( . )

m gf d
Hay S

R f d



                  (8.24) 

Trong đó:   

m2: Khối lượng của bánh đà và trục II;  

f
*
: Hệ số ma sát quy đổi của ổ đỡ lăn f

*
 = (0,01 - 0,04);  

d23: Đường kính ổ đỡ; 

  : Hệ số ma sát trượt giữa lưỡi cưa và bánh đà μ = 0,3;  

R3: Bán kính bánh đà. 

Với trục III: 

  *

3 0 2330
0

4 4

2

2 . 2 .

m g S f dM
S

R R 


   ; 

*

3 33
0 *

4 332( . )

m gf d
S

R f d



            (8.25) 

Trong đó:    

m3: Khối lượng của bánh đà và trục III;  

d23: Đường kính ổ đỡ; 

R4  = R3: Bán kính bánh đà. 

b. Giai đoạn xẻ gỗ  

Trong giai đoạn này (hình 8.5.4) xuất hiện lực cản cắt của gỗ tác dụng vào các răng 

cắt tại miền ăn khớp, chúng có hợp lực gồm hai thành phần là lực cản cắt Pc và lực đẩy Q 

các lực này được xác định theo công thức:  
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   (8.26)  

 

2. =[0,1 1,0] 0,5m t s b c cQ Q Q Q Q P P       (8.27)     

Trong đó:   

Kc: Tỷ suất lực cắt;  

B, H: Chiều rộng và chiều cao mạch xẻ;  

h: Chiều dày phoi; 

u: Vận tốc đẩy  [m/ph];  

v: Vận tốc cắt [m/s];:  

Qm: Lực tác dụng lên mũi lưỡi cắt; 

Qt: Lực tác dụng lên mặt trước lưỡi cắt; 

Qs: Lực tác dụng lên mặt sau lưỡi cắt; 

Qb: Lực ma sát giữa mặt bên và thành mạch cưa. 

Hợp lực của các lực cản cắt gỗ đặt ở vị trí giữa nhánh căng như hình 8.23. Khi ấy lực 

căng hai nhánh của lưỡi cưa cũng thay đổi lần lượt là S1
/
, S2

/ 
 và S2

//
. 

 

Hình 8.23. Nội lực trong các nhánh lưỡi cưa khi thực hiện chu kỳ cắt 

Trục III 

Trục II 

Trục I 
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Theo phương trình cân bằng moment của bánh đà chủ động 02 ta có: 

     / / / 2

1 2

3

, ;
M

S S a
R

       (8.28) 

Từ điều kiện cân bằng các lực của bánh đà bị động 03 ta có: 

     / /

1 2 012 , ;S S S b       (8.29) 

 Từ điều kiện cân bằng các lực của nhánh A2A3 thì: 

    / / /

1 1 , .cS S P c       (8.30) 

 Từ các biểu thức (8.28), (8.5.14), (8.5.15) ta có: 

/ 2
1 01

3

/ 2
2 01

3

/ / 2
1 01

3

1
;

2

1
;.

2

1

2

c

c

c

M
S S P

R

M
S S P

R

M
S S P

R

  
    

 
  
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                                    (8.31) 

Trong đó:   

M2: Moment chủ động trên trục gắn bánh đà 2;  

i12, η12: Tỷ số truyền và hiệu suất của bộ truyền đai; 

Pc : Lực cản cắt, phụ thuộc loại gỗ tính theo biểu thức (8.26). 

Với trục II. 

Khi chạy có tải, thay các giá trị của / /

1S  và /

2S  từ biểu thức (8.31) vào biểu thức 

(8.5.6), (8.5.7) ta được:   μ(S1+S2) >  (S1-S2). 

/ / / / / /

1 2 1 2

2 2
01 01

3 3

.( )

1
(2 ) , ( )

2
c c

S S S S

M M
S P hay S P

R R






  

   
                          (8.32) 

Với trục III. 

Khi chạy có tải, thay các giá trị của /

1S  và /

2S  từ biểu thức (8.29) vào biểu thức 

(8.21) ta được:          

/ / / /

1 2 1 2.( )S S S S     

2 2
01 01

3 3

1
2 . ,

2
c c

M M
S P hay S P

R R




 
    

 
                (8.33) 
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Từ các biểu thức (8.32), (8.33) ta thấy để lưỡi cưa không bị trượt trên các bánh đà thì 

sức căng ban đầu S01 phải thỏa mãn điều kiện (8.32). Nghĩa là theo biểu thức (8.33) ta sẽ 

xác định được lực căng cần thiết S01 để lưỡi cưa không trượt trên các bánh đà, khi đã biết 

M2 
max

 , μ và Pc. 

Khi xẻ gỗ, moment M2 là tổng của moment ma sát trên các ổ và moment cản của  

lực cắt: 

                     
                                  (8.34) 
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f d
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



 
 

   



                          (8.35) 

8.5.3.3. Xác định công suất động cơ của cưa vòng đứng Ɲđc  

Từ biểu thức (8.34) ta có công suất cần thiết trên trục II sẽ là: 

N2 =M2.ω2 =    
  

  
 [          

           ] 
  

  
             (8.36) 

Do đó         Nđc = 
  

  
 

 

  
[          

           ] 
  

  
                       (8.37) 

Trong đó: η1 là hiệu suất của bộ truyền đai: η1 = 0,98. 

Xuất phát từ yêu cầu về vận tốc cắt vc = (40÷55 m/s), công suất tối đa trên trục II 

tương ứng với từng loại gỗ và công suất cần thiết của động cơ được tính theo công  

thức (8.37).  

Trong tính toán, thiết kế để đảm bảo không có sự trượt của lưỡi cưa khi có sự cố bất 

lợi, như cơ cấu làm sạch lưỡi cưa làm việc không tốt, hoặc có chất lỏng trên bề mặt bánh 

đà thì S0 cần được chọn với hệ số an toàn n = 2, tương ứng với μ = 0,2. 

8.5.3.4. Xác định lực cản cắt của gỗ lên lưỡi cưa khi xẻ 

Lực cản cắt của gỗ lên lưỡi cưa khi xẻ P  và Q  được xác định cho từng loại gỗ đưa 

vào xẻ và chiều rộng của ván xẻ H như sau: 

  ∑     ̅   
  ̅  

 
 

     ∑     ̅   
  ̅ 

 
                                            (8.38)                   

Trong đó:   

pi, qi: Lực cản cắt và đẩy trên một răng cưa; 

 ̅,  ̅: Lực cắt và đẩy trung bình;  

i: Số răng tham gia cắt gỗ;  

H: Chiều cao mạch cắt;  

η: Bước răng.  
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8.5.3.5. Xác định lực cắt và moment cắt cho cả chu kỳ xẻ 

Thực tế khi xẻ một loại gỗ có chiều dài Lgỗ và chiều cao mạch xẻ H thì lực cản cắt Pc 

biến động khá phức tạp, không theo một quy luật chung nào, vì cơ tính của gỗ không đồng 

nhất, có khuyết tật, độ ẩm và lực cản cắt riêng theo chiều dài cũng thay đổi.  

Giả thiết cơ tính của gỗ được đưa vào xẻ là hoàn toàn đồng nhất, tức là lực cản cắt Pc và 

cản cắt riêng kc có giá trị không đổi theo chiều dài mạch xẻ trong quá trình xẻ, Pc = const:  

Trong giai đoạn không xẻ: Pc= 0, moment cắt Mc=0; 

Trong giai đoạn xẻ: Pc= Pc
max

  

Mc= Mc
max 

= Pc
max

.R3; 

Giai đoạn chuyển tiếp: max

3( ) 0 , 0 ,( 0 ).c c c s

max

cP Pt M P R t t       

Trong đó: R3 là bán kính của bánh đà chủ động. 

Thực tế giai đoạn chuyển tiếp từ chạy không tải sang có tải diễn ra rất ngắn. Do khi 

gỗ tiếp xúc với lưỡi cưa thì tất cả các răng cưa đều bắt đầu cắt gỗ, với lực cắt Pc1, nhưng 

trong hầu cưa đã tồn tại một lượng mùn cưa, sau một khoảng thời gian ngắn thì lượng mùn 

cưa được chất đầy trong hầu cưa, nó chịu lực ép và lực ma sát với mạch cưa xuất hiện, tăng 

dần. Lực cản cắt cũng tăng đến cực trị đạt Pcmax.  

Do đó thời gian chuyển tiếp từ Pc1 đến Pcmax có thể tính theo thời gian một răng cắt di 

chuyển hết chiều cao mạch xẻ được tính như sau: 

   
 

 
        

    
    

    

Khi Hmax < 1.0 [m] và vmin = 20 ÷ 30 [m/s] thì thời gian chuyển tiếp từ Pc1 đến Pcmax  

là vô cùng bé: t = 0÷0,05 [s]. 

Như đã biết Pc biến đổi tuần hoàn trong mỗi chu kỳ xẻ, nó có giá trị bằng không ở 

giai đoạn không cắt và lớn nhất ở giai đoạn cắt. Nên trong quá trình xẻ Pcắt và Mcắt là hàm 

xung tuần hoàn theo thời gian như hình 8.5.5.                

Ta có thể biểu diễn đồ thị moment cản tác dụng lên trục II của mỗi chu kỳ xẻ như 

hình 8.24, trong đó t là thời gian của toàn bộ chu trình xẻ, t0 là thời gian làm việc không tải 

và tc là thời gian làm việc có tải (t= t0+tc).  

  

 
 

 

 

Hình 8.24. Đồ thị moment trên trục II với thời gian chạy có tải và không tải 

t0 tc t0 
tc t0 tc 

T T 

t 

M 

0 

M

Mmax 

f0 
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Trong đó:   

M0 = Mms: Moment cản do ma sát khi chạy không tải;  

                
    max

cP   ; 

T = to + tc: Chu kỳ xẻ; 

 to, tc: Thời gian chạy không tải và có tải.   
 

  
 

 

  
;  

L: Chiều dài gỗ xẻ;  

u0: Vận tốc đẩy xe goòng trong nửa chu kỳ không xẻ; 

uc: Vận tốc đẩy xe goòng trong nửa chu kỳ xẻ, u0 = (1,5÷2,0)uc. 

Theo đồ thị hình 8.24 thì moment tác động lên trục của các bánh đà có dạng hàm bậc, 

xung tuần hoàn theo thời gian t. Hàm M(t) này có thể khai triển theo chuỗi Fourie như sau: 

          ∑ [                 ]
 
                          (8.39) 

Trong đó :  

  
  

 
: Tần số kích thích;  

T: Chu kỳ xẻ  (T= t0+tc ); 

   
 

 
∫     
  
 ⁄

   
 ⁄

 
 

 
    ;   

   
 

 
∫      ( 

  

 
 )   

  
 ⁄

 
  
 ⁄

 
   

  
   

    

 
; 

   
 

 
∫      ( 

  

 
 )   

  
 ⁄

 
  
 ⁄

  . 

          
 

 
     ∑ *

   

  
   

    

 
       + 

                        (8.40) 

Xét cho 1 hoặc 2 chu trình xẻ liên tiếp (với j =1, 2) thì 

   
 

 
    ;     

   

  
   

    

 
  (j = 1, 2, 3, . . . ) 

   
   
 
   

 

 
   

   
 
     

   
  

          

Khi đó biểu thức (8.40) là: 

   Mc (t) =  a0 + a1.cos(Ωt)                                         (8.41) 

Moment trên trục II sẽ là: 

M2 (t)= MT2+ a0 + a1.cos(Ωt)                                    (8.42) 
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Giá trị các hệ số a0, a1 trong (8.41) được xác định như sau: 

max max max max

2 2 2 3 0 1 3,T c T c cM M M M P R hay a a P R             (8.43) 

min min

2 2 2 0 1, 0T c TM M M M hay a a              (8.44) 

Từ (8.43) và (8.44) ta suy ra:  

max

3
0 1

2

cP R
a a    

Biểu thức (8.41) có dạng cụ thể là:  

max max

3 3
2 2( ) cos t

2 2

c c
T

P R P R
M t M

 
    
 

                                (8.45) 

8.5.4. Xác định một số thông số của cưa vòng đứng 

8.5.4.1. Tính toán thông số lưỡi cưa 

Chiều dài lưỡi cưa vòng được tính theo công thứ sau:  

Lmax = πD + 2L0max        (8.46) 

Trong đó:  

D: Đường kính bánh đà;  

L0max: Khoảng cách giữa hai bánh đà. 

Chiều dày lưỡi cưa vòng được chọn dựa trên cơ sở biến dạng và ứng suất sinh ra 

trong bản cưa khi chạy quanh bánh đà. Vì khi chạy quanh bánh đà, bản thân lưỡi cưa bị 

uốn, mặt trong lưỡi cưa bị nén và mặt ngoài bị kéo. Nếu ứng suất kéo, nén vượt quá ứng 

suất kéo, nén cho phép của kim loại chế tạo lưỡi cưa sẽ làm cho lưỡi cưa dễ bị đứt. Từ đó, 

công thức tính chọn chiều dày lưỡi cưa vòng theo D như sau: 

                    s = (0,001 + 0,007)D [mm]                (8.47) 

Bề rộng lưỡi cưa tính chọn theo kích thước bánh đà và ứng suất căng. Bề rộng lưỡi 

cưa được chọn thế nào đó để lúc còn mới, lắp vào bánh đà chỉ lồi ra khỏi chiều rộng bánh 

đà một lượng bằng chiều cao răng cưa. 

Cụ thể các thông số của lưỡi cưa vòng xẻ phá thường chọn như sau: 

Bề rộng b = 145 [mm];  

Chiều dày s = 1,2 [mm];  

Bước răng t = 50 [mm];  

Chiều cao răng hr = 13, 14, 15 [mm]. 

Các thông số góc: γ = 25
o
; β = 53

o
; α = 12

o
; δ = 65

o
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Độ căng lưỡi cưa xác định theo biểu thức: 

                                                     (5.48) 

Trong đó:  

ζ: Ứng suất cho phép của vật liệu chế tạo lưỡi cưa, 15-50 [N/mm
2
];  

s: Chiều dày lưỡi cưa;  

b: Bề rộng lưỡi cưa. 

Lượng mở me. Với chức năng là cưa vòng xẻ phá và xét cho trường hợp xẻ gỗ cứng, 

lượng mở me ra mỗi bên tính chọn: 

λ = 0,4 – 0,5 [mm] 

Chiều rộng mạch xẻ được xác định theo công thức:  

b = s + 2λ = 1,2 + 2. 0,5 = 2,2 [mm]   (5.49) 

8.5.4.2. Tính toán bánh đà trên 

a. Vật liệu chế tạo 

Để đảm bảo nhiệm vụ của bánh đà đáp ứng được yêu cầu, vật liệu dùng để chế tạo 

bánh đà là gang đúc có khối lượng riêng γg > 7,5 [g/cm
3
] hoặc thép đúc có khối lượng 

riêng γt > 7,7 [g/cm
3
]. 

b. Các thông số cấu tạo  

Đường kính bánh đà:  

Đường kính bánh đà D là chỉ tiêu đặc trưng của các loại cưa vòng. Theo các công 

trình nghiên cứu, tỷ số hợp lý giữa khoảng cách giữa hai bánh đà L và đường kính D (L/D) 

trong khoảng 1,4 – 2. Tùy theo từng nhiệm vụ kỹ thuật mà thiết kế lựa chọn tỷ lệ này cho 

phù hợp. 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 8.25. Cấu tạo và kích thước của một bánh đà trên 

B 

D 
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Bề rộng của bánh đà:  

Bề rộng của bánh đà được tính toán lựa chọn dựa vào đường kính của bánh đà thông 

qua biểu thức B = (0,1 – 0,15)D, từ đó chọn bề rộng bánh đà cho phù hợp với yêu cầu thiết 

kế. 

Thân bánh đà:  

Để giảm khối lượng bánh đà phần mayơ của bánh đà liên kết với vành bánh đà bằng 

nan hoa như trên hình. 

8.5.4.3. Tính toán bánh đà dưới 

a. Vật liệu chế tạo 

Để đảm bảo nhiệm vụ của bánh đà đáp ứng được yêu cầu, vật liệu dùng để chế tạo 

bánh đà là gang đúc có khối lượng riêng γg > 7,5 [g/cm
3
] hoặc thép đúc có khối lượng 

riêng γt > 7,7 [g/cm
3
]. 

b. Các thông số cấu tạo  

Đường kính bánh đà:  

Để tiện lợi cho căn chỉnh và tăng độ ổn định đồng đều cho các nhánh lưỡi cưa, 

đường kính bánh đà dưới thiết kế lựa chọn bằng đường kính bánh đà trên D = 1200 [mm]. 

Bề rộng, chiều dày vành bánh đà:  

Từ biểu thức tính chọn bề rộng vành bánh đà B = (0,1 – 0,15)D, chọn bề rộng bánh 

đà B = 150 [mm]; chiều dày tương ứng của vành  δ = 20 [mm]. 

Thân bánh đà:  

Để tăng sự ổn định cho hệ thống cơ cấu cắt, tăng động năng giúp cho cưa vượt qua 

những sự cố kẹt lưỡi cắt trong quá trình gia công khối lượng bánh đà dưới cần lớn. Đảm 

bảo điều này thân bánh đà dưới được tính toán lựa chọn với bề dày 200 [mm] và không 

khoét lỗ.  

Moayơ bánh đà dày:  

Tính toán lựa chọn chiều dài moayơ lm =150 [mm], chiều dày moayơ hm = 50 [mm]. 

Khối lượng bánh đà:  

Từ kết cấu bánh đà và vật liệu chế tạo là gang đúc ta tính được khối lượng của bánh 

đà dưới. Các bộ phận của bánh đà có dạng hình vành khăn, biểu thức tính khối lượng các 

bộ phận này theo biểu thức chung. 
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Trong đó:  

γ: Khối lượng riêng vật liệu chế tạo;  

B : Chiều rộng (dày) của các bộ phận;  

R, r: Các bán kính lớn và nhỏ của vành khăn. 

8.5.4.4. Tính toán cơ cấu kẹp lưỡi cưa  

Do lưỡi cưa là bản mỏng nên trong quá trình cắt rất dễ bị uốn vặn làm cho mạch xẻ 

lồi lõm. Để khắc phục điều này phía trên và dưới khoảng lưỡi cưa ăn vào gỗ cần có các cơ 

cấu dẫn hướng trên và dưới. Chúng dùng để đảm bảo sự ổn định của lưỡi cưa trong thời 

gian làm việc và được gọi là cơ cấu (bộ phận) ổn định lưỡi cưa.  

 

    a           b         c 

Hình 8.26. Sơ đồ nguyên lý ổn định lưỡi cưa 

Các phần tử dẫn hướng cho lưỡi cưa có thể dùng các ụ vấu làm từ các vật liệu chống 

mài mòn cao, hai vấu 1 (hình 8.26 a) đỡ cạnh bản cưa, vấu tròn 2 đỡ sống cưa. Nhược 

điểm của cấu tạo kiểu này là hao mòn nhanh của các ụ vấu cố định, từ đó tạo ra khe hở 

giữa chúng và bản cưa, đồng thời đốt nóng lưỡi cưa do các ma sát trượt tiếp xúc. Phương 

án khác là dùng các con lăn (hình 8.26 b,c). Các con lăn dẫn hướng 3, 1 được quay theo 

chuyển động của lưỡi cưa, vì vậy giảm được đáng kể sức cản. Phía sống bản cưa có bố trí 

con lăn tựa 3, 4 bộ phận này bảo vệ lưỡi cưa khỏi sự trượt ra ngoài bánh đà. Trong căn 

chỉnh đúng kỹ thuật khi làm việc sẽ không cần nó tiếp xúc trực tiếp với lưỡi cưa. 
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Hình 8.27. Bố trí bộ phận ổn định lưỡi cưa trên máy 

1. Lưỡi cưa; 2. Cơ cấu chống rung lưỡi cưa; 3. Kẹp lưỡi cưa phía dưới;  

4. Trục vít nâng cơ cấu kẹp cưa; 5. Động cơ quay trục vít 

Cơ cấu chống rung cưa (2) phía trên (hình 8.27) chuyển dịch theo chiều cao mạch xẻ 

nhờ bộ truyền trục vít 4 và động cơ dẫn động 5. Trong thời gian làm việc nó được cố định 

trên chi tiết. Bộ ổn định phía dưới 3 được gắn cố định vào thân máy. 

8.6. Cơ sở tính toán hệ thống rọc rìa tự động 

Sản phẩm của hệ thống xẻ tự động là ván đã sạch rìa. Nhiệm vụ của hệ thống xẻ tự 

động là nhận ván chưa sạch rìa từ hệ thống cưa vòng đứng sau đó tự động xác định vị trí 

cần rọc rìa và tiến hành loại bỏ rìa để được ván xẻ sạch rìa với tỷ lệ thành khí lớn nhất. 

8.6.1. Nguyên lý xác định vị trí cần rọc rìa 

Xét mặt cắt ngang tấm ván chưa rọc rìa như hình 8.28. Ta có đường thẳng của mặt 

ván trên AE có chiều rộng nhỏ hơn đường thẳng của mặt ván dưới BF. Phần rìa cần rọc là 

diện tích ABI và EFH. Xét cung cong EF, các điểm trên cung này có chiều cao tăng dần từ 

F đến E. Chọn C là điểm chuẩn có chiều cao lớn hơn chiều cao của đường thẳng AE và BF. 
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Hình 8.28. Mặt cắt ngang c y gỗ và mặt cắt ngang của tấm ván có rìa 

Khi mặt cắt ngang ABFE đi từ trái sang phải thì khoảng cách theo phương thẳng 

đứng từ điểm C đến cung EF sẽ giảm dần từ F đến E và không đổi trong đoạn thẳng AE.   

 

Hình 8.29. Phương án ph n biệt rìa tại một mặt cắt khúc gỗ 

Nếu cho mặt cắt của khúc gỗ chuyển động từ trái qua phải, tại điểm C đặt một cảm 

biến khoảng cách như hình 8.29 thì ta có thể phân biệt được điểm F là giao điểm của 

đường thẳng E và cung EF. Ta có thể sử dụng cảm biến khoảng cách đơn giản với tín hiệu 

ON, OFF (mức ON nếu vật chỉ nằm trong giới hạn độ cao từ C đến E. Từ đó xác định được 

vị trí rọc rìa của ván. 

 

Hình 8.30. Đặc điểm của tấm ván xẻ 

Xét cả tấm ván như hình 8.30. Do độ thót ngọn của cây nên tấm ván luôn có chiều 

rộng một đầu lớn hơn đầu còn lại, trong trường hợp này thì DG > BF. Để tấm ván sạch rìa 

thì ta phải ta phải loại bỏ phần rìa ABDM và EFGN. Như vậy chiều rộng tấm ván sau khi 

rọc rìa sẽ xác định theo đầu nhỏ tấm ván. Điều đó có nghĩa ta phải đặt cảm biến tại vị trí 

đầu nhỏ của tấm ván. 

8.6.2. Xác định các chuyển động của tấm ván 

Từ nguyên lý xác định vị trí cần rọc rìa như ở trên, ta cần đề xuất chuyển động của tấm 

ván trong hệ thống rọc rìa. Sơ đồ chuyển động của tấm ván được thể hiện trên hình 8.31. 
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Hình 8.31. Sơ đồ chuyển động của tấm ván trong hệ thống rọc rìa 

 Đầu tiên tấm ván chuyển động theo trục X sau khi qua cưa vòng đứng từ điểm A 

tới điểm B, sau đó tấm ván chuyển động theo trục Y từ B tới C, quá trình phân loại rìa và 

lõi được thực hiện trong quá trình này. Cuối cùng tấm ván chuyển động theo trục X từ 

điểm C tới điểm D qua lưỡi cưa đĩa để rọc rìa; tới D thì quá trình rọc rìa gỗ kết thúc. 

8.6.3. Xây dựng mô hình tổng thể hệ thống rọc rìa tự động 

8.6.3.1. Mô hình tổng thể của hệ thống 

Hệ thống rọc rìa tự động là một phần cấu thành lên dây chuyền xẻ gỗ tự động, do đó 

hệ thống rọc rìa cần phải liên hoàn và đồng bộ với các hệ thống khác trong dây chuyền. Từ 

nguyên lý xác định vị trí cần rọc rìa và những chuyển động của ván đã trình bày ở các mục 

trên cũng như để đáp ứng được yêu cầu liên hoàn và đồng bộ với các hệ thống khác, mô 

hình hệ thống rọc rìa tự động được được thể hiện như trên hình 8.32. 

 

Hình 8.32. Mô hình hệ thống rọc rìa tự động 

1. Tấm ván chưa rọc rìa;  

2. Băng tải cấp liệu;  

3. Cơ cấu di chuyển ngang;  

4. Cảm biến vị trí; 

5. Băng tải đẩy gỗ vào cưa;  

6. Đầu quét laser xác định vị trí rọc rìa; 

7. Cảm biến tiện cận;  

8. Hệ thống ru lô ép và đẩy ván vào cưa đĩa;  

9. Cưa đĩa rọc rìa;  

10. Hệ thống ru lô ép và kéo tấm ván ra khỏi 

cưa đĩa;  

11. Cảm biến vị trí. 
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8.6.3.2. Nguyên lý hoạt động của hệ thống 

Tấm ván chưa sạch rìa (1) sau khi được xẻ từ cưa vòng đứng sẽ được băng tải cấp 

liệu (2) sử dụng hệ thống các con lăn di chuyển theo phương thẳng đến khi chạm vào công 

tắc cảm biến vị trí (4) lắp trên băng tải cấp liệu (2) thì tấm ván dừng lại, đồng thời hệ thống 

điều khiển cho cơ cấu di chuyển ngang (3) để di chuyển tấm ván sang băng tải (5). Trong 

quá trình di chuyển ngang sang băng tải (5), tấm ván sẽ được đầu quét laser (6) và cảm 

biến tiệm cận (7) xác định điểm cần rọc rìa và phát tín hiệu để PLC ra tín hiệu cho động cơ 

xích tải dừng lại để dừng cơ cấu di chuyển ngang (3), lúc này tấm ván dừng lại ở vị trí cần 

rọc rìa. Vị trí này nằm trên mặt phẳng với mặt phẳng của lưỡi cưa, khi cơ cấu di chuyển 

ngang (3) dừng lại thì hệ thống điều khiển kích hoạt hệ thống ru lô (8) ép và đẩy tám ván 

đi vào lưỡi cưa đĩa (9) đang chuyển động với tốt độ 2.500 vòng/phút để bắt đầu quá trình 

rọc rìa. Khi hệ thống ru lô (8) ép và đẩy được 1/2 chiều dài tấm ván thì hệ thống ru lô (10) 

ép và kéo tấm ván ra khỏi lưỡi cưa (9). Tấm ván sạch rìa sẽ dừng lại khi chạm vào cảm 

biến vị trí 11 để chờ bốc xếp sản phẩm.  

8.7. Cơ sở tính toán hệ thống hút mùn cưa 

8.7.1. Các thông số đầu vào để thiết kế 

Hệ thống hút mùn cưa có nhiệm vụ hút hết lượng mùn cưa tạo ra trong quá trình xẻ, 

do đó hệ thống hút mùn cưa cần phải được tính toán thiết kế sao cho đáp ứng được yêu cầu 

trên nhưng cần phải có kích thước nhỏ gọn, độ tin cậy làm việc cao và chi phí sản suất hợp 

lý. Để đạt được các yêu cầu trên cần phải biết trước các thông số đầu vào sau đây để tính 

toán lượng mùn cưa tạo ra trong quá trình xẻ: 

- Loại gỗ xẻ (nhóm gỗ); 

- Đường kính khúc gỗ lớn nhất; 

- Chiều dài khúc gỗ xẻ lớn nhất; 

- Năng suất gỗ thành phẩm từ gỗ tròn; 

- Tỷ lệ gỗ thành phẩm;  

- Tốc độ đẩy (gỗ tiến vào lưỡi cưa); 

- Chiều rộng mạch xẻ. 

8.7.2. Xây dựng mô hình công nghệ hệ thống hút mùn cưa  

Thông thường trong xưởng chế biến gỗ, ngoài hệ thống xẻ gỗ tự động còn nhiều loại 

cưa và các máy móc thiết bị khác như các máy bào, máy phay. Hệ thống hút mùn cưa 
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thường được tính toán thiết kế cho toàn bộ các máy móc, thiết bị trong xưởng, do đó quy 

mô và công suất của hệ thống hút mùn cưa sẽ lớn hơn, khi đó sẽ chỉ tính toán lựa chọn ống 

hút mùn cưa từ hệ thống xẻ tự động đến ống hút chính của cả hệ thống là đủ. Trong trường 

hợp này, giả sử chỉ có duy nhất hệ thống xẻ tự động và ta sẽ tính toán thiết kế toàn bộ hệ 

thống xử lý mùn cưa cho hệ thống xẻ tự động. 

Căn cứ vào các phương pháp thu gom mùn cưa hiện đang được áp dụng rộng rãi, 

đồng thời xét các yếu tố ảnh hưởng đến việc lựa chọn công nghệ và thiết bị, công nghệ hút 

mùn cưa sử dụng quạt hút ly tâm kết hợp cyclone để lắng mùn cưa trong quá trình hút 

được lựa chọn cho hệ thống xẻ tự động. Đây là phương pháp được dùng phổ biến nhất hiện 

nay, đặc biệt phương pháp này được áp dụng cho hầu hết các hệ thống xẻ gỗ tự động cưa 

vòng đứng hiện nay do những ưu điểm như mùn cưa tạo ra đến đâu trong quá trình xẻ sẽ 

được hút hoàn toàn ra ngoài đến đó, mùn cưa đi ra ngoài được lắng xuống nhờ cyclone, do 

đó hạn chế gây bụi ra môi trường.  

Ngoài ra, chi phí đầu tư và vận hành cho hệ thống này hợp lý, việc vận hành, sửa 

chữa và bảo dưỡng đơn giản hơn. Hệ thống này có thể kết hợp với các công đoạn tiếp theo 

để xử lý mùn cưa một cách dễ dàng. Hình 8.33 là sơ đồ nguyên lý của hệ thống hút mùn 

cưa được chọn cho hệ thống xẻ tự động. 

 

 

 

 

 

 

Hình 8.33. Sơ đồ hệ thống hút mùn cưa được chọn cho hệ thống xẻ tự động 

Cấu tạo của hệ thống này bao gồm phễu đón mùn cưa được đặt âm xuống so với 

bánh đà dưới để đón mùn cưa tạo ra; ống hút mùn cưa từ phễu đón mùn cưa đến đầu vào 

của quạt hút ly tâm và cyclone; quạt hút lý tâm để tạo ra lưu lượng và tốc độ gió đủ lớn để 

có thể hút hết được lượng mùn cưa tạo ra tại phễu, đi qua ống hút và đưa vào cyclone; bộ 

phận cuối cùng là cyclone có tác dụng tách mùn cưa và bụi ra khỏi luồng khí thải, phía 

dưới cyclone có thùng để chứa mùn cưa lắng xuống. Sơ đồ hệ thống hút mùn cưa cho hệ 

thống xẻ tự động được thể hiện trên hình 8.34. 
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Hình 8.34. Sơ đồ cấu tạo của hệ thống hút mùn cưa 

Trong hệ thống hút mùn cưa trên, cyclone là một trong những thiết bị quan trọng 

nhất. Thiết bị này xử lý bụi lợi dụng lực ly tâm khi dòng khí chuyển động xoáy trong 

cyclone. Nguyên lý hoạt động của cyclone là dòng không khí sẽ chuyển động xoáy ốc bên 

trong thân hình trụ của cyclone. Lực ly tâm được sinh ra và tác dụng lên các hạt lơ lửng. 

Khi dòng khí chạm đến đáy hình phễu sẽ chuyển động ngược lên trên nhưng vẫn giữ 

chuyển động xoắn ốc rồi thoát ra ngoài ống xả. Trong dòng chuyển động xoắn ốc đó, các 

hạt mùn cưa chịu tác dụng bởi lực ly tâm nên có xu hướng tiến dần về phía thành ống của 

thân hình trụ. Khi chạm vào thành ống, các hạt mùn cưa sẽ mất động năng và rơi xuống 

đáy cyclone và được thu gom thành đống.  

 
 

Hình 8.35. Nguyên lý dòng không khí của cyclone khi làm việc 
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Cơ chế chủ yếu của một cyclone là dòng khí xoáy. Do đó cửa vào của dòng khí phải 

được thiết kế để có thể tạo được dòng khí xoáy. Thông thường cửa vào cyclone được thiết 

kế ở trên đỉnh cyclone, theo phương pháp tiếp tuyến với thành cyclone hình trụ để tạo dòng 

khí xoáy xuống. Dòng xoáy này được gọi là dòng xoáy chính. Khi đó, lực ly tâm được sinh 

ra và tác động lên các hạt bụi, làm cho chúng văng ra về phía thành của cyclone và được 

tách ra khỏi dòng khí. Khí sạch tiếp tục chuyển động xoáy và khí gần đến đáy của cyclone 

sẽ chuyển hướng đi lên (nhưng vẫn giữ nguyên chiều cao) để thoát ra khỏi ống khí thải. 

Dòng xoáy này gọi là dòng xoáy trục.  

Như vậy, dòng xoáy trục nằm bên trong dòng xoáy chính, có chung chiều xoay 

nhưng ngược chiều chuyển động. Căn cứ vào nguyên lý này, cửa ra không khí sạch được 

thiết kế ở giữa cyclone và theo phương dọc trục.  

8.7.3. Tính toán hệ thống xử lý mùn cưa 

Từ mô hình hệ thống xử lý mùn cưa đã lựa chọn như hình 8.34. Các bộ phận của hệ 

thống cần phải được tính toán lựa chọn cho phù hợp nhằm thu gom được hết lượng mùn 

cưa tạo ra và đảm bảo hàm lượng bụi trong luồng khí thải ra bên ngoài ở mức cho phép. 

Để tính toán thiết kế lựa chọn được các bộ phận của hệ thống, cần phải xác định 

được các thông số đầu vào cho tính toán bao gồm lượng mùn cưa tạo ra khi xẻ và tốc độ 

gió cần thiết để có thể hút được mùn cưa đi vào cyclone. Các thông số này được xác định 

bằng thực nghiệm. 

8.7.3.1. Thực nghiệm xác định lượng mùn cưa  

Thực nghiệm xác định khối lượng mùn cưa tạo ra khi xẻ được thực hiện bằng 

phương pháp cân đo trực tiếp. Tiến hành xẻ một mẫu ván cần xác định lượng mùn cưa 

bằng một loại lưỡi cưa nhất định được chọn cho thiết bị xẻ. Sau khi xẻ xong tiến hành xác 

định khối lượng mùn cưa tạo ra bằng phương pháp cân, thể tích tự nhiên của mùn cưa và 

kích thước của mạch xẻ được xác định bằng phương pháp đo kích thước.  

Khối lượng trung bình của mùn cưa một loại gỗ được xác định theo công thức: 

    ̅ = 
          

 
   [kg]    (8.50) 

Trong đó:   

 ̅: Khối lượng mùn cưa trung bình [kg]; 

m1...mn: Khối lượng mùn cưa mỗi mạch [kg]; 

n: Số mạch cưa thực nghiệm. 

Thể tích mạch xẻ được xác định bằng công thức sau: 

   Vmx = b.h.l    [m
3
]    (8.51) 
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Trong đó:  

Vmx: Thể tích mạch xẻ [m
3
]; 

b: Bề rộng mạch xẻ [m]; 

h: Chiều cao mạch xẻ [m]; 

l: Chiều dài mạch xẻ [m]. 

Độ nở của mùn cưa (tỷ lệ giữa thể tích tự nhiên của mùn cưa và thể tích mạch xẻ): 

   K = 
   

   
          (8.52) 

Trong đó:  

Vmc: Thể tích tự nhiên của mùn cưa [m
3
]; 

Vmx: Thể tích trung bình của mạch xẻ [m
3
]. 

Khối lượng riêng của mùn cưa: 

   ρ = 
 ̅ 

   
        (8.53) 

Trong đó:  

 ̅: Khối lượng trung bình của mùn cưa [kg]; 

Vmc: Thể tích mùn cưa đo được [m
3
]. 

Từ kết quả thực nghiệm và các thông số đầu vào về loại gỗ xẻ, năng suất của các 

thiết bị và tỷ lệ thành khí sẽ xác định được tổng khối lượng cũng như thể tích tự nhiên của 

lượng mùn cưa tạo ra trong quá trình xẻ. 

Trong thực tế hệ thống xẻ gỗ tự động thường xẻ nhiều loại gỗ khác nhau về nhóm gỗ 

trong khi khối lượng và thể tích tự nhiên mùn cưa và hệ số nở mùn cưa K của các loại gỗ 

khác nhau có sự khác nhau đáng kể. Do đó cần phải xác định cho loại gỗ tạo ra lượng mùn 

cưa và hệ số nở K lớn nhất. Thông thường gỗ có tỷ trọng càng cao thì tỷ lệ giữa thể tích 

mùn cưa tự nhiên và thể tích mạch xẻ càng lớn. 

Kết quả nghiên cứu thực nghiệm xác định lượng mùn cưa tạo ra khi xẻ cho một số 

loại gỗ đang được sử dụng phổ biến để sản xuất đồ mộc hiện nay gồm lim, tần bì và gỗ keo 

như trong bảng 8.50. Độ ẩm của gỗ khi thực hiện xẻ là 35-36 [%]. Chiều dày lưỡi cưa khi 

xẻ là 2.2 [mm], chiều rộng mạch xẻ là 2.5 [mm]. Các thông số như kích thước mạch xẻ, 

chiều dày lưỡi cưa và chiều rộng mạch xẻ đều được xác định và ở giá trị không đổi.  
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Bảng  .2. Số liệu thí nghiệm xác định khối lượng mùn cưa khi xẻ 

TT Loại gỗ Độ ẩm (%) 
Độ nở K của 

mùn cưa  

Khối lượng riêng 

mùn cưa (kg/m
3
) 

1 Keo 35 4,29 0,192 

2 Lim 35 4,40 0,237 

3 Tần bì 35 4,13 0,201 

Kết quả thực nghiệm trên cho thấy rằng trong ba loại gỗ thì tỷ lệ giữa thể tích tự 

nhiên mùn cưa và thể tích mạch xẻ đối với lim đạt giá trị lớn nhất với K = 4,4 trong khi 

loại gỗ có giá trị này nhỏ nhất là gỗ tần bì với K = 4,13. So sánh khối lượng riêng trung 

bình của mùn cưa đối với ba loại gỗ thì gỗ lim có khối lượng riêng mùn cưa lớn nhất với ρ 

= 0,237 [kg/m
3
] trong khi gỗ có khối lượng riêng của mùn cưa nhỏ nhất là keo với ρ = 

0,192 [kg/m
3
]. Như vậy để tính toán thiết kế hệ thống hút mùn cưa cần tính toán cho 

trường hợp xẻ gỗ lim vì có độ nở K và khối lượng riêng là lớn nhất. 

8.7.3.2. Xác định vận tốc luồng gió cần thiết để hút mùn cưa 

Để hút được mùn cưa vào ống hút thì tốc độ gió của luồng không khí tạo ra trên bề 

mặt các hạt mùn cưa phải đủ lớn. Nếu tốc độ gió lớn quá dẫn đến lãng phí do tiêu tốn năng 

lượng hoạt động hệ thống quạt có công suất lớn. Do đó cần phải xác định tốc độ gió hợp lý 

để hút mùn cưa.  

Vận tốc luồng gió cần thiết để hút mùn cưa được xác định bằng phương pháp thực 

nghiệm. Mùn cưa ngay sau khi xẻ các loại nguyên liệu gỗ được sử dụng làm thực nghiệm 

để đảm bảo sự phù hợp về đối tượng thực nghiệm và thiết bị sử dụng làm thực nghiệm. 

Thiết bị thí nghiệm gồm một máy hút được trang bị thiết bị đo tốc độ gió tại cửa hút và có 

thể điều chỉnh được tốc độ gió. Khoảng cách từ miệng ống hút đến lớp mùn cưa cố định 

với khoảng cách 20 mm. Khi lớp mùn cưa đã sẵn sàng, tiến hành đặt miệng ống hút cách 

lớp mùn cưa 20 mm. Sau đó cho máy hút hoạt động với tốc độ gió thay đổi từ thấp đến cao 

cho đến khi đạt giá trị tốc độ nào đó để hút được hết lượng mùn cưa tạo ra. Giá trị tốc độ 

gió đo được trong trường hợp này là giá trị cần tìm. 

Kết quả thí nghiệm cho thấy vận tốc gió cần thiết để có thể hút được tất cả các hạt 

mùn cưa có kích thước khác nhau đi vào ống hút có giá trị từ 5.0 ÷ 6.1 [m/s]. Để đảm bảo 

có thể hút hết lượng mùn cưa tạo ra. Trong trường hợp này thì vận tốc gió phải đạt  

Wv = 6.10 [m/s]. 
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8.7.3.3. Xác định lưu lượng không khí và kích thước ống hút đến quạt   

a. Xác định lưu lượng không khí 

Bán kính kích thước ống hút và lưu lượng gió vào cyclone có mối quan hệ thông qua 

công thức sau đây: 

       r1 = √
 

       
      (8.54) 

Trong đó:  

r1: Bán kính kích thước ống dẫn ra [m]; 

wv: Vận tốc luồng khí đi vào ống hút [m/s]; 

L: Lưu lượng không khí đi vào cyclone [m
3
/s]. 

Từ công thức trên thấy rằng đường kính ống tỷ lệ thuận với lưu lượng không khí. Khi 

tốc độ gió cố định, nếu đường kính ống càng lớn dẫn đến lưu lượng gió đi vào phải càng 

lớn, khi đó cần một quạt hút có công suất lớn và quy mô của hệ thống sẽ tăng lên. Do đó 

ống hút cần có kích thước phù hợp nhằm đảm bảo hút được hết lượng mùn cưa tạo ra 

nhưng không làm tăng kích thước thống. Thông thường chọn dl = 30 [cm] và từ giá trị tốc 

độ luồng khí đi vào ống hút wv được xác định bằng thực nghiệm ta xác định được lưu 

lượng không khí L. 

b. Xác định kích thước ống dẫn khí vào cyclone 

Ống dẫn khí vào đặt tiếp tuyến với thành thiết bị và mặt cắt có dạng hình chữ nhật 

chiều cao h và chiều rộng b. Quan hệ giữa h và b thường được chọn thông qua tỉ số k. 

   k = 
 

 
   với k = 2÷4.    (8.55) 

Chiều cao cửa vào h được xác định theo công thức sau: 

h = √
 

    
     (8.56) 

Trong đó:  

vw : Vận tốc khí vào cyclone [m/s]; 

k: Hệ số tỷ lệ giữa h và b; 

L: Lưu lượng không khí mang theo mùn cưa đi vào ống [m
3
/h]. 

8.7.3.4. Tính toán cyclone   

Các bộ phận chính cũng như kích thước cơ bản của cyclone được thể hiện trên hình 

8.36. Để khi mùn cưa từ ống hút đi vào cyclone có thể rơi xuống và chỉ có không khí và 

một phần hạt bụi nhỏ đi lên thì cần phải tính toán các kích thước cơ bản của cyclone cũng 

như kích thước tới hạn của mùn cưa. 
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Hình 8.36. Sơ đồ cấu tạo của cyclone 

8.7.3.5. Xác định các kích thước cyclone 

Tính toán đường kính thân hình trụ của cyclone 

Đường kính thân hình trụ D được tính theo công thức: 

   D = √
        

      
  [m]        (8.57) 

Trong đó:  

L: Lưu lượng dòng khí [m
3
/s]; 

wq: Tốc độ không khí tại phần thân hình trụ của cyclone [m/s]. 

Sau khi tính được đường kính thân hình trụ D của cyclone, cần phải tiến hành kiểm 

tra theo điều kiện tốc độ tối ưu đi qua thân hình trụ này. Tốc độ thực tế của luồng không 

khí đi qua thân hình trụ được tính theo công thức như sau: 

   Vtt =  
        

          
   [m/s]   (8.58) 

Trong đó: n là số lượng cyclone. 

Tra bảng ta xác định được tốc độ tối ưu Vtu đi qua thân hình trụ cyclone. 
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Độ sai lệch của Vtt so với tốc độ tối ưu Vtu được tính theo công thức : 

  

   
  

               

   
    (8.59) 

Nếu độ sai lệch này nhỏ hơn 15 [%] sẽ ở mức cho phép. Do đó, đường kính D tính 

toán được thỏa mãn điều kiện tốc độ tối ưu, nếu không thỏa mãn cần lựa chọn lại giá trị wq 

và tính toán lại. 

Tính toán chiều cao phần hình trụ:  

h2 = 2,2 x D   [m]   (8.60) 

Tính toán chiều cao phần thân hình nón: 

   h3 = 2 x D   [m]    (8.61) 

Tính toán chiều dài ống dẫn khí vào:   

L = 0,6 x D  [m]   (8.62) 

Tính toán chiều cao ống tâm có mặt bích: 

                       h1 = 1,74.D   [m]   (8.63) 

Tính toán chiều cao phần bên ngoài ống tâm:  

                          h4  = 0,3.D   [m]    (8.64) 

Tính toán chiều cao thiết bị cyclone: 

                          H = 4,56.D   [m]   (8.65) 

Đường kính trong của cửa tháo mùn cưa: 

d2 = (0,3 ÷0,4)D [m]   (8.66) 

8.7.3.6. Xác định đường kính giới hạn của mùn cưa  

Đường kính giới hạn của mùn cưa được tính theo công thức: 

0 3 2 2 2

1

4,5

( ) .mc

L

R r n H




 




  
   (8.67) 

Trong đó:   

0: Đường kính giới hạn của mùn cưa [µm]; 

H: Chiều cao thiết bị [m]; 

R: Bán kính thân cyclone [m]; 

r1: Bán kính ống thoát khí sạch [m]; 

mc: Khối lượng riêng của mùn cưa [kg/m
3
]; 

n: Số vòng quay của dòng khí bên trong cyclone [vòng/s]. 
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N = 
      

       
  [vòng/s]    (8.68) 

Trong đó:  

vE: Vận tốc của khí ở ống dẫn vào cyclone [m/s]; 

 : Hệ số nhớt động học của mùn cưa và bụi. 

  0

3/2
387 273

387 273O C

t

t
 

 
   

  
   (8.69) 

Trong đó:  

t: Nhiệt độ không khí [C]; 

0O C
 : Hệ số độ nhớt không khí ở nhiệt độ 0 [

o
C]. 

8.7.3.7. Chọn vật liệu và tính bền cho cyclone  

Chọn vật liệu  

Trước khi tính toán ứng suất và tính bền cho thiết bị cần thiết phải chọn vật liệu chế 

tạo thiết bị, từ đó ta có các thông số đầu vào của vật liệu để tính toán. Để chọn được vận 

liệu chế tạo phải căn cứ vào điều kiện làm việc của thiết bị. Trong môi trường thiết bị làm 

việc ở điều kiện nhiệt độ thường, chịu áp suất không lớn nên có thể chọn thép CT3 hoặt 

inox 201 trở lên. 

Xác định ứng suất cho phép của thép CT3 

Theo giới hạn bền: 

                        
6

6380 10
1 146,15 10 `

2,6

k
k

kn


 


       [N/m

2
]          (8.70) 

Trong đó:  

k: Giới hạn bền kéo [N/m
2
]; 

nk: Hệ số bền kéo; 

 Hệ số hiệu chỉnh,  = 1. 

Theo giới hạn chảy: 

     
6

6240 10
1 160 10

1,5

c
c

cn


 


        [N/m

2
]      (8.71) 

Trong đó:  

c: Giới hạn bền chảy [N/m
2
]; 

nc: Hệ số bền kéo; 

 : Hệ số hiệu chỉnh,  = 1. 
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Sau khi tính toán hai giá trị ứng suất giới hạn trên chọn giá nhị nhỏ cho phép để làm 

ứng suất cho phép tiêu chuẩn.  

Tính toán bền cho thiết bị cyclone 

Chiều dày thiết bị cyclone được tính theo công thức: 

   S
’
 = 

      

 [ ]  
  [mm]          (8.72) 

Trong đó:   

Dt: Đường kính trong của cyclone; 

 : Hệ số bền của thành hình trụ theo chiều dài [  = 0,95]; 

Plv: Áp suất làm việc ở nhiệt độ 35 [
o
C] của cyclone; 

[ζ]: Ứng suất cho phép của vật liệu. 

Bề dày thực của thân thiết bị: 

S = S’ + C     (8.73) 

Trong đó: C là hệ số bổ sung do ăn mòn C = 1,0 ÷ 1,5 [mm]. 

Kiểm tra lại ứng suất thành thiết bị theo áp suất thử tính toán 

Áp suất thử Pth được tính theo công thức: 

Pth = 1,5 x Plv  [N/m
2
]   (8.74) 

Ứng suất theo áp suất thử tính toán theo công thức:  

    4

2

3

. 450 (2 1,5) .14,715.10
69780 /

2.( ). 2(2 1,5) 10 .0,95

t th

h

D S C P
N m

S C


 

     
  

  
          (8.75) 

8.7.3.8. Tính toán kích thước buồng chứa mùn cưa 

Mùn cưa sẽ đi qua cửa xả mùn cưa xuống buồng chứa mùn cưa và được giữ lại ở đó. 

Lượng mùn cưa này sau đó được giải phóng sau mỗi khoảng thời gian nhất định. Trong 

khoảng thời gian mùn cưa lưu lại ở buồng chứa yêu cầu thể tích buồng chứa phải chứa 

được hết lượng mùn cưa từ cyclone đi vào buồng chứa. 

Thể tích tự nhiên của mùn cưa tạo ra trong một giờ được xác định theo công  

thức sau: 

   Vtn/h = K x Vmx     (8.76) 

Trong đó:  

K: Tỷ lệ giữa thể tích mùn cưa và thể tích mạch xẻ. Giá trị này được xác định bằng 

thực nghiệm cho từng loại gỗ khác nhau (bảng 8.2). 
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Vmx: Thể tích mạch xẻ tạo ra trong một giờ (m
3
). Thể tích này xác định được bằng giá 

trị năng suất giờ khối lượng thành phẩm và thông số chiều dày mạch xẻ. 

Thể tích buồng chứa được xác định theo công thức: 

   Vb = Vtn/h x T     (8.77) 

Trong đó: T là khoảng thời gian buồng chứa mùn cưa không được giải phóng (giờ). 

Trong thực tế sản xuất, lượng mùn cưa thu gom được tại buồng chứa sẽ được giải phóng 

sau khoảng 4 [giờ] làm việc của máy.  

Từ thể tích buồng chứa xác định được ở trên, cần xác định các kích thước của buồng 

chứa. Hình dạng của buồng chứa thường được chế tạo theo dạng hình chữ nhật hoặc hình 

vuông thay vì hình tròn để tăng hiệu quả sử dụng diện tích. 

Chiều cao của buồng chứa mùn cưa hb nên càng thấp càng tốt để giảm tổn thất công suất hệ 

thống cũng như đảm bảo độ vững chắc của hệ thống khi vận hành cũng như thuận lợi cho việc bảo 

dưỡng, sửa chữa. Tuy nhiên phải đảm bảo chiều cao để công nhân có thể đi lại làm việc trong đó 

thuận lợi. Trong thực tế thường chọn chiều cao của buồng chứa là 2.0 [m]. Từ đó xác định được 

diện tích tiết diện ngang của buồng chứa mùn cưa theo công thức: 

   Fb = 
  

  
      (8.78) 

Từ giá trị Fb ta xác định được các kích thước ngang còn lại của buồng chứa tùy theo 

không gian cụ thể của vị trí lắp đặt buồng chứa để thiết kế nhằm tối ưu hóa không gian sử 

dụng.  

8.7.3.9. Tính toán quạt ly tâm và động cơ cho hệ thống 

a. Xác định tổn thất áp suất trong hệ thống xử lý mùn cưa 

Trong quá trình làm việc luôn tồn tại tổn thất áp suất trong hệ thống diễn ra trên 

đường đi của mùn cưa. Để xác định được các thông số kỹ thuật của quạt ly tâm và động cơ 

cho hệ thống cần xác định được tổn thất áp suất này. 

Tổn thất áp suất trong hệ thống được xác định bằng công thức: 

   d m c n xP P P P P P           + ∆Pcyclone   (8.79) 

Trong đó:  

∆Pd: Trở lực do đường ống dẫn [N/m
2
]; 

∆Pm: Trở lực do ma sát trong đường ống [N/m
2
]; 

∆Pc: Trở lực ở những đoạn cong [N/m
2
]; 

∆Pn: Trở lực qua cửa nạp (N/m
2
]; 

∆Px: Trở lực qua cửa xả [N/m
2
]; 

∆Pcyclone: Trở lực của cyclone [N/m
2
]. 
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Trở lực do đường ống dẫn  

 
2.

2

k
d

V
P


   (8.80) 

Trong đó:  

k: Khối lượng riêng của không khí [kg/m
3
]; 

V: Vận tốc dòng khí đi vào trong ống dẫn [m/s]. 

Trở lực do ma sát trong đường ống 

 
2.

. .
2

k
m

l V
P

d


   (8.81) 

Trong đó:  

θ: Hệ số nhám đường ống; 

l: Chiều dài ống dẫn [m]; 

d: Đường kính ống dẫn [m]. 

Trở lực do những đoạn cong  

   
2

.
2

c c k

V
P

g
       (8.82) 

Trong đó:  

c : Tổng hệ số cản ở đoạn cong chuyển hướng; 

g: Gia tốc trọng trường, 9,81 [m/s
2
]. 

Trở lực qua cửa nạp 

   
2

. .
2.

n n k

V
P

g
       (8.83) 

Trong đó: n là hệ số phụ thuộc vào cơ cấu nạp. Dạng phễu (hở) n = 0,8 – 1,0. 

Trở lực qua cửa xả 

   
2

. .
2.

x x k

V
P

g
       (8.84) 

Trong đó: x là hệ số phụ thuộc vào cơ cấu xả. x = 1,5 - 2,5 khi xả tự do, x = 2,5 

khi thành đống. 
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b. Trở lực cyclone 

                      

2

. .
2.

Cyclone k

V
P k

g
   :     (8.85) 

Trong đó: k là hệ số trở lực cục bộ, k = 10. 

Tính toán quạt hút  

Lựa chọn loại quạt 

Hiện nay có hai loại quạt có thể sử dụng để hút mùn cưa gồm quạt ly tâm và quạt 

hướng trục. Tuy nhiên quạt ly tâm được sử dụng phổ biến hơn. Nguyên lý hoạt động dựa 

trên nguyên lý lực ly tâm. Khi quạt quay tạo ra áp suất không khí tại tâm quạt nhỏ, kéo 

không khí vào tâm của quạt và tạo ra luồng không khí di chuyển. Quạt ly tâm được sử 

dụng làm quạt hút mùn cưa trong công nghiệp chế biến vì nhiều ưu điểm như sau: 

- Quạt hút ly tâm tạo ra áp suất lớn nên lực hút mạnh và đẩy được luồng không khí 

theo ống đi xa. 

- Quạt ly tâm tạo ra được sức nén không khí tốt hơn quạt hướng trục rất nhiều, có thể 

tạo ra áp suất nén lên đến 100.000 [Pa]. 

- Quạt ly tâm khi hoạt động tạo ra tiếng ồn nhỏ. 

- Mô tơ quạt lắp đặt bên ngoài truyền động lực cho cánh quạt thông qua dây curoa nhờ 

đó tránh được bụi từ luồng gió đi vào quạt. 

Bên cạnh những ưu điểm như trên thì quạt ly tâm cũng có những nhược điểm nhất 

định. Ngoài việc giá thành cao hơn quạt hướng trục thì trong một số trường hợp động cơ 

quạt có thể bị quá tải nếu không kết nối được quạt vào hệ thống. Quạt ly tâm cũng yêu cầu 

cần phải có hệ thống ống dẫn và miệng cửa hút, cửa thổi phải lắp đặt ổn định.  

Xác định công suất cần thiết cho quạt 

Công suất cần thiết cho quạt được xác định bằng công thức:  

   
4. .9,81.10

3600.1000.

tt tt

Dc

Q P
N


         [kW]   (8.86) 

Trong đó:   

Q
tt
: Lưu lượng khí tính toán [m

3
/s]; 

P
tt
: Cột áp cần thiết của quạt [Pa]; 

 : Hiệu suất tổng thể của hệ thống. 
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a. Tính toán động cơ 

Từ kết quả tính toán công suất cần thiết để vận hành hệ thống cũng như kết quả chọn 

quạt ly tâm, ta chọn động cơ với các thông số cơ bản như sau: 

- Động cơ điện điện 3 pha; 

- Công suất [kW]: Dựa vào kết quả xác định công suất cần thiết cho quạt; 

- Lựa chọn tốc độ quạt, thường chọn tốc độ 2800 [vòng/phút]. 
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Chương 9 

HỆ THỐNG ĐIỀU KHIỂN DÂY CHUYỀN XẺ GỖ 

 

9.1. Nhiệm vụ của hệ thống điều khiển 

Nhiệm vụ của hệ thống điều khiển là điều khiển hoạt động của toàn bộ dây chuyền 

xẻ tự động nhằm đạt được yêu cầu đề ra. Hình 9.1 mô tả các khâu cần điều khiển gồm các 

khâu cấp liệu, lập bản đồ xẻ, xoay trở và vam kẹp gỗ, xẻ phá, rọc rìa, xếp đống và hút bụi 

tương ứng với các hệ thống gồm hệ thống cấp liệu, hệ thống lập bản đồ xẻ, hệ thống xoay 

trở và vam kẹp, hệ thống cưa vòng, hệ thống xẻ lại, hệ thống xếp đống và hệ thống thu 

gom mùn cưa. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Hình 9.1. Sơ đồ tổng thể hệ thống điều khiển trong d y chuyền xẻ 

ĐK HỆ THỐNG  HÚT BỤI 

TỰ ĐỘNG 

ĐK HỆ THỐNG XẾP ĐỐNG 

TỰ ĐỘNG 

ĐK HỆ THỐNG RỌC RÌA 

TỰ ĐỘNG 

ĐK HỆ THỐNG CƯA 

VÒNG 

ĐK HỆ THỐNG XOAY TRỞ 

&VAM KẸP GỖ 

ĐK HỆ THỐNG LẬP BẢN 

ĐỒ XẺ TỰ ĐỘNG 

ĐK HỆ THỐNG CẤP LIỆU 

TỰ ĐỘNG 

HỆ 

THỐNG 

ĐIỀU 

KHIỂN 

TRUNG 

TÂM 
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9.1.1. Điều khiển hệ thống cấp liệu tự động 

Nhiệm vụ của hệ thống điều khiển trong khâu cấp liệu là tự động điều khiển cơ cấu 

lật gỗ để đưa gỗ từ hệ thống cấp liệu sang hệ thống xe goòng khi có tín hiệu xe goòng đã 

kết thúc quá trình xẻ khúc gỗ trước đó và đang ở vị trí sẵn sàng nhận khúc gỗ tiếp theo. 

Đồng thời hệ thống điều khiển trong khâu cấp liệu tự động điều khiển bộ truyền xích hoạt 

động để di chuyển khúc gỗ tiếp theo tới vị trí chờ của cơ cấu lật để sẵn sàng đưa sang xe 

goòng cho chu kỳ xẻ tiếp theo. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 9.2. Sơ đồ điều khiển hệ thống cấp liệu 

9.1.2. Điều khiển hệ thống lập bản đồ xẻ tự động 

Nhiệm vụ của hệ thống điều khiển trong khâu lập bản đồ xẻ là tự động quét biên 

dạng của khúc gỗ để xác định kích thước và hình dạng khúc gỗ khi có tín hiệu băng tải 

xích hoạt động để di chuyển khúc gỗ đi qua hệ thống quét laser. Đồng thời căn cứ vào 

thông tin về kích thước và hình dạng của khúc gỗ thu được và chiều dày ván xẻ nhập vào, 

hệ thống điều khiển sẽ tự động lập bản đồ xẻ sao cho đạt được tỷ lệ thành khí lớn nhất khi 

khúc gỗ được xẻ. 

Di chuyển gỗ  

tới vị trí chờ 

Lật gỗ  

sang xe goòng 

Tín hiệu gỗ  

trên băng tải 

Tín hiệu gỗ  

trên xe goòng 

Tín hiệu gỗ 

tại vị trí chờ 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HỆ 

THỐNG 

CẤP 

LIỆU  

TỰ 

ĐỘNG 
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Hình 9.3. Sơ đồ điều khiển hệ thống lập bản đồ xẻ tự động 

9.1.3. Điều khiển hệ thống xoay lật và vam kẹp gỗ 

Nhiệm vụ của hệ thống điều khiển khâu xoay lật và vam kẹp gỗ là khi xe goòng nhận 

được gỗ tròn từ hệ thống cấp liệu sẽ điều khiển cho cơ cấu xoay lật hoạt động để xoay 

khúc gỗ đến vị trí tối ưu theo bản đồ xẻ, sau đó điều khiển cho cơ cấu vam kẹp cố định 

khúc gỗ.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 9.4. Sơ đồ điều khiển hệ thống xoay lật và vam kẹp gỗ 

Tự động lập  

bản đồ xẻ 

Tự động quét laser 

Chiều dày ván xẻ 

Kích thước  

và hình dạng gỗ 

Tín hiệu gỗ  

di chuyển 

Di chuyển ngang 

 tạo chiều dày ván 

Vam kẹp cố định  

khúc gỗ 

Xoay lật khúc gỗ  

đến vị trí tối ưu 

Bản đồ xẻ đã lập 

Tín hiệu gỗ  

trên xe goòng 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HT XOAY 

LẬT VÀ 

VAM KẸP 

Di chuyển dọc có tải 

 và không tải 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HT LẬP 

BẢN ĐỒ 

XẺ TỰ 

ĐỘNG 
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Hệ thống điều khiển sẽ điều khiển cơ cấu di chuyển ngang để đưa gỗ vào vị trí mạch 

xẻ theo bản đồ xẻ và định tâm khúc gỗ, sau đó điều khiển cho cơ cấu di chuyển dọc để thực 

hiện quá trình di chuyển có tải (đẩy gỗ vào cưa với vận tốc thay đổi tùy thuộc vào chiều 

cao mạch xẻ và loại gỗ) và không tải (kéo xe goòng quay lại vị trí xuất phát). 

9.1.4. Điều khiển hệ thống cưa vòng đứng 

Hệ thống điều khiển của cưa vòng đứng đơn giản hơn so với các hệ thống điều khiển 

khác trong dây chuyền. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 9.5. Sơ đồ điều khiển hệ thống cưa vòng đứng 

Hệ thống điều khiển nhận tín hiệu đóng mở của người vận hành để khởi động và tắt 

hệ thống cưa vòng. Tuy nhiên khi có sự cố xảy ra như đứt lưỡi cưa hoặc quá tải thì hệ 

thống điều khiển sẽ dừng khẩn cấp hệ thống cưa để đảm bảo an toàn cho người vận hành 

và thiết bị.  

9.1.5. Điều khiển hệ thống rọc rìa tự động  

Hệ thống điều khiển quá trình rọc rìa có nhiệm vụ điều khiển việc khởi động và ngắt 

cưa rọc rìa và hệ thống băng tải di chuyển ván. Điều khiển hoạt động của băng tải để tạo ra 

chuyển động dọc và ngang mong muốn của tấm ván cần rọc rìa. Nhận tín hiệu từ hệ thống 

cảm biến để xác định rìa gỗ và vị trí tối ưu cần rọc rìa. Điều khiển cơ cấu kẹp để kẹp tấm 

ván và đẩy ván đi vào cưa để thực hiện quá trình rọc rìa. 

Dừng hệ thống cưa 

khẩn cấp 

Tắt hệ thống cưa 

 

Khởi động 

hệ thống cưa 

 

Tín hiệu sự cố 

Tín hiệu điều khiển 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HỆ 

THỐNG 

CƯA 

VÒNG 

ĐỨNG 
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Hình 9.6. Sơ đồ điều khiển hệ thống rọc rìa 

9.1.6. Điều khiển hệ thống xếp đống tự động 

Hệ thống điều khiển khâu xếp đống có nhiệm vụ tự động điều khiển cơ cấu kẹp  

hoạt động để kẹp tấm ván đã sạch rìa khi đi ra khỏi băng tải của hệ thống rọc rìa để di 

chuyền và xếp sang đống ván theo yêu cầu. Đồng thời tách và gom gỗ bìa bắp thành đống 

riêng biệt. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 
Hình 9.7. Sơ đồ điều khiển hệ thống xếp đống 

Đẩy ván vào cưa 

Xác định vị trí rọc rìa  

và kẹp cố định ván 

Di chuyển ván dọc và ngang 

Đóng ngắt cưa và băng tải 

Tín hiệu điều khiển 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HỆ 

THỐNG 

RỌC 

RÌA TỰ 

ĐỘNG 

Kẹp, nâng  

và xếp đống ván 

Tách và xếp đống gỗ  

bìa bắp 

Đóng ngắt hệ thống  

xếp đống 

Tín hiệu ván ở vị trí  

cần xếp đống 

Tín hiệu điều khiển 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HỆ 

THỐNG 

XẾP 

ĐỐNG 

TỰ 

ĐỘNG 
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9.1.7. Điều khiển hệ thống thu gom mùn cưa tự động 

Hệ thống điều khiển khâu thu gom mùn cưa có nhiệm vụ không phức tạp như những 

hệ thống khác. Nhiệm vụ của hệ thống chủ yếu là khởi động động cơ quạt hút mùn cưa để 

gom toàn bộ mùn cưa tạo ra trong quá trình cưa xẻ gom vào một nơi chứa. Hệ thống thu 

gom mùn cưa được khởi động cùng với hệ thống cưa vòng đứng và và cưa rọc rìa. 

 

 

 

 

 

 

 

Hình 9.8. Sơ đồ điều khiển hệ thống hút mùn cưa 

9.2. Cấu trúc hệ thống điều khiển dây chuyền xẻ gỗ  

Để thỏa mãn yêu cầu về nhiệm vụ đặt ra đối với hệ thống điều khiển dây chuyền xẻ 

gỗ tự động được đề cập ở trên, hệ thống điều khiển của dây chuyền được xây dựng có 3 

cấp gồm: cấp giám sát; cấp điều khiển; và cấp thiết bị trường (hình 9.9). 

 

Hình 9.9. Cấu trúc tổng quát hệ thống điều khiển 

Đóng ngắt quạt hút 

Tín hiệu điều khiển 

ĐIỀU 

KHIỂN  

HỆ 

THỐNG 

HÚT 

MÙN 

CƯA 
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Cấp giám sát sử dụng máy tính với sự hỗ trợ của camera công nghiệp; cấp điều khiển 

sử dụng bộ điều khiển PLC; cấp thiết bị trường gồm các loại cảm biến để phản hồi tín hiệu 

điều khiển, các biến tần dùng cho các động cơ không đồng bộ 3 pha, bộ điều khiển động cơ 

servo dùng để điều khiển vị trí động cơ servo để xác định chiều dày tấm ván xẻ, các van 

điều khiển hệ thống thủy lực và khí nén cho các bộ phận kẹp và xoay lật...). 

9.2.1. Cấp giám sát 

Sử dụng máy tính, màn hình LCD, các đồng hồ, đèn báo dùng để hiển thị các thông 

số của cây gỗ, chế độ xẻ và trạng thái hoạt động của dây chuyền. Hiển thị đường kính gỗ 

xẻ và hình dạng cây gỗ được hiển thị trên màn hình LCD. Từ các giá trị đầu vào cây gỗ, 

bản đồ xẻ được thiết lập giúp cho người điều khiển đưa ra phương án xẻ. Giám sát toàn bộ 

hoạt động của dây chuyền xẻ thông qua hiển thị trên giao diện người máy và màn hình 

LCD thông qua các camera giám sát. 

9.2.2. Cấp điều khiển 

Sử dụng một PLC là bộ điều khiển chính (PLC master) (ví dụ sử dụng PLC FX2N-

128MT) có chức năng điều khiển trực tiếp hoạt động các thiết bị như cấp tín hiệu điều 

khiển các biến tần cho động cơ băng tải vận chuyển gỗ tròn, cưa vòng đứng, động cơ tời 

của xe goòng...); cấp tín hiệu xung cho bộ điều khiển động cơ servo để điều khiển vị trí 

điều khiển thay đổi chiều dày mạch xẻ; điều khiển các hệ thống van thủy lực và khí nén để 

kẹp giữ gỗ trong quá trình xẻ...  

Ngoài ra, cấp điều khiển còn cấp tín hiệu cho PLC đóng vai trò là bộ điều khiển phụ 

(PLC slave). Sử dụng PLC slave điều khiển hoạt động các thiết bị khâu rọc rìa và bốc xếp 

như hệ thống nhận rạng rìa; hoạt động các động cơ; hệ thống xylanh khí nén (trên các trục 

lu giữ và dẫn hướng tấm ván, trên tay bốc xếp ván...).  

9.2.3. Cấp thiết bị trường 

Cấp thiết bị trường bao gồm các cảm biến để lấy tín hiệu phản hồi; các động cơ không 

đồng bộ 3 pha (được điều khiển qua biến tần hoặc đóng cắt trực tiếp) tạo truyền động cho 

hệ thống băng tải, động cơ cưa vòng đứng, động cơ cưa đĩa, động cơ tời, động cơ xe goòng, 

động cơ xe con, động cơ hút chân không...; các hệ thống xylanh thủy lực, xylanh khí nén... 

9.3. Thiết kế phần cứng hệ thống điều khiển  

Từ cấu trúc tổng quát của hệ thống điều khiển tiến hành thiết kế và phân bố tín hiệu 

cho các đầu vào ra của các PLC trong hệ thống như sau: 

9.3.1. Phân bố đầu vào ra cho PLC  

Như đã trình bày ở phần trên PLC master có chức năng làm PLC chủ của hệ thống, 

nó bao gồm các chức năng sau:  
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- Kết nối và trao đổi dữ liệu với máy tính giám sát (PC);  

- Kết nối điều khiển các PLC slave;  

- Điều khiển trực tiếp hệ thống xẻ phá trong dây chuyền.  

Do vậy, căn cứ vào chức năng của PLC master và các thiết bị có trong dây chuyền 

chúng ta tiến hành bố trí đầu vào và đầu ra các tín hiệu cho PLC master (ví dụ bố trí đầu 

vào ra tín hiệu cho FX2N) như Bảng 9.1 và Bảng 9.2. 

Bảng  .1. Ph n bố đầu vào tín hiệu cho P C FX2N-128MT 

Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối 

với đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X00 
Cảm biến chống mất 

pha 

- Nhận tín hiệu từ cảm bộ chống mất pha. 

- Sử dụng tiếp điểm NO. 

- Khi một trong ba pha bất kỳ của lưới mất pha, tiếp 

điểm của bộ báo mất pha chuyển sang NC và đưa 

tín hiệu về chân X000 của PLC (X000=1). 

X01 Nút ấn S1 (Start 1) 
- Khởi động toàn bộ hệ thống. 

- Sử dụng tiếp điểm thường mở (NO).  

X02 Nút ấn ST1 (Stop 1) 
- Dừng toàn bộ hệ thống. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng (NC). 

X03 
Nút ấn E1 

(Emergency 1) 

- Dừng khẩn cấp toàn bộ hệ thống. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng có duy trì. 

X04 Nút ấn S2 
- Chạy động cơ xoay gỗ trên xe goòng. 

- Sử dụng tiếp điểm thường mở (NO). 

X05 Nút ấn ST2 

- Dừng tời kéo xe goòng (tạo chuyển động đẩy gỗ 

vào xẻ). 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng (NC). 

X06 Nút ấn E2 
- Dừng khẩn cấp tời kéo xe goòng. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng có duy trì. 

X07 Nút ấn T3 

- Chạy thuận bộ phận kẹp cưa (đưa bộ phận kẹp cưa 

đi lên). 

- Sử dụng tiếp điểm (NO). 

X10 Nút ấn N3 

- Chạy ngược bộ phận kẹp cưa (đưa bộ phận kẹp cưa 

đi xuống). 

- Sử dụng tiếp điểm (NO). 



244 

Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối 

với đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X11 Nút ấn E3 
- Sử dụng Reset bộ đếm số mạch xẻ (Reset tín hiệu 

hiển thị trên HMI). 

X12 Nút S4 
- Khởi động động cơ chính cưa vòng đứng. 

- Sử dụng tiếp điểm thường mở (NO). 

X13 Nút ấn ST4 
- Dừng động cơ chính cưa vòng đứng. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng (NC). 

X14 Nút ấn E4 
- Dừng khẩn cấp cưa vòng đứng. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng có duy trì. 

X15 Nút ấn S5  

X16 Nút ấn ST5  

X17 Nút ấn E5 - Reset bản đồ xẻ (trên HMI). 

X20 Nút ấn S6 
- Khởi động động cơ cưa đĩa rọc rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm thường mở (NO). 

X21 Nút ấn ST6 
- Dừng động cơ cưa đĩa rọc rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng (NC). 

X22 Nút ấn E6 
- Dừng khẩn cấp cưa đĩa rọc rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng có duy trì. 

X23 
Cần điều khiển 1-JU1 

(J-joystick; U-up) 

- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 1 lên. 

- Ra tín hiệu điều khiển mỏ kẹp gỗ đi lên. 

X24 
Cần điều khiển 1-JD1 

(D-down) 

- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 1 xuống. 

- Ra tín hiệu điều khiển mỏ kẹp gỗ kẹp xuống. 

X25 
Cần điều khiển 1-JL1 

(L- left) 

- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 1 sang trái. 

- Ra tín hiệu điều khiển mỏ kẹp gỗ thò ra. 

X26 
Cần điều khiển 1-JR1 

(R- right) 

- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 1 sang phải. 

- Ra tính hiệu điều khiển mỏ kẹp gỗ thụt vào. 

X27 Cần điều khiển 2-JU2 

- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 2 lên. 

- Ra tín hiệu điều khiển băng tải vận chuyển gỗ tròn 

vào xe goòng. 

- Ra tín hiệu để nâng xylanh thủy lực lật gỗ tròn vào 

xe goòng. 

X30 Cần điều khiển 2-JD2 - Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 2 xuống. 
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Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối 

với đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X31 Cần điều khiển 2-JL2 - Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 2 sang trái. 

X32 Cần điều khiển 2-JR2 - Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 1 sang phải. 

X33 Cần điều khiển 3-JU3 
- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 3 lên. 

- Động cơ Servo chạy vào. 

X34 Cần điều khiển 3-JD3 
- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 3 xuống. 

- Động cơ Servo chạy ra. 

X35 Cần điều khiển 4-JR4 
- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 4 sang phải. 

- Xe goòng chạy thuận. 

X36 Cần điều khiển 4-JL4 
- Tín hiệu khi kéo cần điều khiển 4 sang trái. 

- Xe goòng chạy nghịch. 

X37 
Van đặt áp suất thủy 

lực 
-  Tín hiệu về từ van đặt áp suất thủy lực. 

X42 Cần điều khiển 5-JU5 
-  Tín hiệu vào khi đẩy cần điều khiển 5 lên. 

-  Xylanh ép gỗ nâng lên. 

X43 Cần điều khiển 5-JD5 
-  Tín hiệu vào khi kéo cần điều khiển 5 xuống. 

-  Xylanh ép gỗ hạ xuống. 

X44 Cần điều khiển 6-JU6 

- Tín hiệu vào khi đẩy cần điều khiển 6 lên (cần duy 

trì). 

- Định chế độ xẻ tự động thứ nhất. 

X45 Cần điều khiển 6-JD6 

- Tín hiệu vào khi kéo cần điều khiển 6 xuống (cần 

duy trì). 

- Định chế độ xẻ tự động thứ hai. 

X46 Cần điều khiển 6-JL6 

- Tín hiệu vào khi đẩy cần điều khiển 6 sang trái (cần 

duy trì). 

- Định chế độ xẻ tự động thứ ba. 

X47 
Cần điều khiển 6-JR6 

 

- Tín hiệu vào khi đẩy cần điều khiển 6 sang phải 

(cần duy trì). 

- Định chế độ xẻ tự động thứ tư. 

X50 Cần điều khiển 7-JL7  

X51 Cần điều khiển 7-JR7 
- Reset lại dữ liệu về mạch xẻ trong bộ nhớ của máy 

tính giám sát. 
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Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối 

với đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X52 
Công tắc hành trình 

11-HT11 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 11 nằm 

trên bàn máy xe goòng. 

-  Khống chế hành trình đi ra của bàn máy. 

X53 
Công tắc hành trình 

số 7- HT 7 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 7 nằm trên 

xe goòng. 

- Nhận biết vị trí cuối của bàn máy xe goòng khi lùi 

về nhận gỗ tròn vào (giới hạn chiều quay động cơ 

servo). 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X54 Cần điều khiển 8-JL8 

- Tín hiệu vào khi đẩy cần điều khiển 8 sang trái (cần 

duy trì). 

-   Định chế độ điều chỉnh tâm cây gỗ bên trái. 

X55 Cần điều khiển 8-JR8 

- Tín hiệu vào khi đẩy cần điều khiển 8 sang phải 

(cần duy trì). 

-   Định chế độ điều chỉnh tâm cây gỗ bên phải. 

X56 
Công tắc hành trình 

9-HT9 

-  Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình 8 nằm trên 

băng tải vận chuyển tấm ván sau cưa vòng đứng. 

-   Ra tín hiệu để cần đỡ tấm ván hoạt động 

X57 
Công tắc hành trình 

8-HT8 

-  Nhận tín hiều từ cảm biến hành trình 7 nằm ngay 

sau lưỡi cưa vòng đứng. 

-  Ra tín hiệu để cho cần lật tấm cán hoạt động, đảm 

bảo lật úp tấm ván sau khi xẻ để băng tải đưa tới hệ 

thống rọc rìa. 

X60 
Công tắc hành trình 

6-HT6 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 6 nằm trên 

xylanh thủy lực càng lật gỗ. 

- Nhận biết vị trí cuối của càng lật gỗ. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X61 
Công tắc hành trình 

5-HT5 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 5 nằm trên 

đường ray. 

- Nhận biết vị trí xe goòng đã vào vị trí để chạy chế 

độ tự động. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 
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Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối 

với đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X62 
Công tắc hành trình 

10-HT10 

-  Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 10 nằm 

trên hệ thống quét Laser nhận dạng biên dạng gỗ 

tròn đầu vào. 

- Khống chế hành trình chạy của đầu quét Laser . 

X63   

X64 

Công tắc hành trình 

4-HT4 

 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 4 nằm cuối 

của băng tải đưa gỗ vào rọc rìa. 

- Báo hiệu tấm ván đã vào vị trí bắt đầu quá trình rọc 

rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X65 
Công tắc hành trình 

3-HT3 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 3 nằm phía 

đầu đường ray.  

- Nhận biết vị trí và dừng xe goòng chiều tiến lên để 

xẻ gỗ. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X66 

Công tắc hành trình 

2-HT2 

 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 2 nằm phía 

cuối đường ray.  

- Nhận biết vị trí đầu và dừng xe goòng chiều lùi về. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X67 

 Công tắc hành trình 1 

-HT1 

 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 1 nằm trên 

băng tải vận chuyển gỗ vào. 

- Nhận biết vị trí gỗ tại đầu xe goòng.  

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X70 
Cảm biến Laser số 7  

LS7 ( Laser 7) 

- Tín hiệu Laser 7. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 7. 

X71 
Cảm biến Laser số 6 

LS6 

- Tín hiệu Laser 6. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 6. 

X72 
Cảm biến Laser số 5 

LS5 

- Tín hiệu Laser 5. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 5. 

X73 
Cảm biến Laser số 4 

LS4 

- Tín hiệu Laser 4. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 4. 
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Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối 

với đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X74 
Cảm biến Laser số 3 

LS3 

- Tín hiệu Laser 3. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 3. 

X75 
Cảm biến Laser số 2 

LS2 

- Tín hiệu Laser 2. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 2. 

X76 
Cảm biến Laser số 1 

LS1 

- Tín hiệu Laser 1. 

- Đo đường kính gỗ tại điểm số 1. 

X77 
Cảm biến Laser số 0 

LS0 

- Tín hiệu Laser 0. 

- Lấy mẫu tín hiệu. 

Bảng  .2. Ph n bố đầu ra tín hiệu cho P C FX2N-128MT 

Đầu ra 

Y 

Thiết bị được điều khiển bởi 

đầu ra PLC 
Mô tả chức năng 

Y00 Động cơ servo 

- Cấp xung cho động cơ servo. 

- Điều chỉnh vị trí dịch chuyển động cơ, 

quyết định chiều dày tấm ván xẻ. 

Y01 Động cơ servo 

- Định chiều quay động cơ servo. 

- Y1 = 1 động cơ quay nghịch, bàn máy đi 

vào trong. 

- Y1 = 0 động cơ quay thuận, bàn máy đi ra 

ngoài. 

Y04 Động cơ servo 

- Y4 = 1, đặt động cơ servo chế độ ON (trục 

động cơ bị bó cứng cố định vị trí bàn 

máy). 

Y10 
Điều khiển biến tần cho động cơ 

cưa vòng đứng 

- Y10 = 1, bật biến tần chạy, động cơ cưa 

vòng đứng chạy, cưa vòng đứng hoạt 

động. 

Y11 

Điều khiển biến tần cho động cơ 

tời (kéo xe goòng, tạo chuyển 

động đẩy cho xẻ phá) 

- Y11 = 1, cấp tín hiệu chạy thuận cho biến 

tần. 

- Động cơ kéo xe goòng chạy thuận, xe 

goòng chuyển động vào, tạo chuyển động 

đẩy gỗ vào cưa vòng đứng xẻ phá. 
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Đầu ra 

Y 

Thiết bị được điều khiển bởi 

đầu ra PLC 
Mô tả chức năng 

Y12 
Điều khiển biến tần cho động cơ 

tời 

- Y12 = 1, cấp tín hiệu chạy nghịch cho biến 

tần. 

- Động cơ kéo xe goòng chạy nghịch, xe 

goòng lùi về vị trí đầu. 

Y13 
Điều khiển biến tần cho động cơ 

tời 
- Y13 = 1, cấp tín hiệu chạy tốc độ cao. 

Y14 
Điều khiển biến tần cho động cơ 

tời 
- Y14 = 1, cấp tín hiệu chạy tốc độ thấp. 

Y15  - Chưa dùng tới, để dự phòng. 

Y16 
Điều khiển biến tần cho động cơ 

băng tải cấp liệu gỗ tròn đầu vào 

- Y16 = 1, cấp tín hiệu chạy cho biến tần, 

động cơ băng tải chạy, gỗ được đưa từ 

băng tải vào. 

Y27 Động cơ quạt hút bụi 
- Y27 = 1, cấp tín hiệu khởi động từ bật 

động cơ quạt gió (tín hiệu 220 VAC). 

Y30 Cấp tín hiệu cho K1 - Chạy động cơ băng tải tiếp liệu. 

Y31 Động cơ xoay gỗ 

- Y31 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ, bật động cơ xoay gỗ (cuộn hút 

220 VAC). 

Y32 
Động cơ nâng hạ bộ phận nẹp 

lưỡi cưa vòng đứng 

- Y32 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ chạy thuận (cuộn hút 220 VAC). 

- Động cơ chạy thuận, nẹp cưa nâng lên. 

Y33 
Động cơ nâng hạ bộ phận nẹp 

lưỡi cưa vòng đứng 

-  Y33 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ chạy nghịch (cuộn hút 220 VAC). 

-  Động cơ chạy nghịch, nẹp cưa hạ xuống. 

Y34 
Động cơ băng tải sau  

xẻ phá 

- Y34 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ động cơ băng tải sau xẻ phá (cuộn 

hút 220 VAC). 

- Tấm ván được đưa tới hệ thống rọc rìa. 
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Đầu ra 

Y 

Thiết bị được điều khiển bởi 

đầu ra PLC 
Mô tả chức năng 

Y35 Động cơ nguồn thủy lực 2 

- Y35 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ động cơ bơm thủy lực 2 (cuộn hút 

220 VAC). 

- Nguồn thủy lực 2 hoạt động. 

Y36 

Động cơ nguồn thủy lực 1 

(nguồn thủy lực đặt trên xe 

goòng) 

- Y36 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ động cơ bơm thủy lực 1 (cuộn hút 

220 VAC). 

- Nguồn thủy lực 1 hoạt động. 

Y37 Động cơ cưa đĩa rọc rìa 

- Y37 = 1, cấp tín hiệu cho cuộn hút khởi 

động từ động cơ cưa đĩa (cuộn hút 220 

VAC). 

- Bật cưa đĩa hoạt động. 

Y40 Van hồi dầu nguồn thủy lực số 2 - Y40 = 1, van hồi dầu TL2 mở. 

Y41 Van điều khiển xylanh lật gỗ 

- Y41 = 1, xylanh thủy lưc lật gỗ chuyển 

động ra. 

- Càng lật gỗ đi xuống 

Y42 Van điều khiển xylanh lật gỗ 

- Y42 = 1, xylanh thủy lực lật gỗ chuyển 

động vào. 

-  Càng lật gỗ đi lên. 

Y45 Động cơ Laser - Y45 = 1, động cơ quét Laser chạy thuận. 

Y46 Động cơ Laser - Y46 = 1, động cơ quét Laser chạy nghịch. 

Y56 
Van thủy lực số 9 (Điều khiển 

xylanh bộ phận xoay gỗ_Sol.b9) 

- Y56 = 1, xylanh thủy lưc nâng lên, bộ 

phận xoay gỗ nâng lên. 

Y57 
Van thủy lực số 9 (Điều khiển 

xylanh bộ phận xoay gỗ_Sol.a9) 

- Y57 = 1, xylanh thủy lưc hạ về, bộ phận 

xoay gỗ hạ về. 

Y60 
Van điện từ cấp nước làm mát 

lưỡi cưa 

- Y60 = 1, van mở cấp nước làm mát lưỡi 

cưa. 

Y61 
Van thủy lực số 8 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.b8) 

- Y61 = 1, xylanh thủy lực 1 kẹp gỗ nâng 

lên. 
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Đầu ra 

Y 

Thiết bị được điều khiển bởi 

đầu ra PLC 
Mô tả chức năng 

Y62 
Van thủy lực số 8 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.a8) 

- Y62 = 1, xylanh thủy lực 1 kẹp gỗ kẹp 

xuống. 

Y63 
Van thủy lực số 7 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.b7) 
- Y63 = 1, xylanh thủy lực 1 kẹp gỗ thò ra. 

Y64 
Van thủy lực số 7 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.a7) 

- Y64 = 1, xylanh thủy lực 1 kẹp gỗ thụt 

vào. 

Y65 
Van thủy lực số 6 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.b6) 

- Y65 = 1, xylanh thủy lực 2 kẹp gỗ nâng 

lên.  

Y66 
Van thủy lực số 6 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.a6) 

- Y66 = 1, xylanh thủy lực 2 kẹp gỗ kẹp 

xuống. 

Y67 
Van thủy lực số 5 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.b5) 

- Y67 = 1, xylanh thủy lực 2 kẹp gỗ thụt 

vào. 

Y70 
Van thủy lực số 5 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.a6) 
- Y70 = 1, xylanh thủy lực 2 kẹp gỗ thò ra. 

Y71 
Van thủy lực số 4 (Điều khiển 

xylanh bộ phận ép gỗ_Sol.b4) 
- Y71 = 1, xylanh ép gỗ nâng lên.  

Y72 
Van thủy lực số 4 (Điều khiển 

xylanh bộ phận ép gỗ_Sol.a4) 
- Y72 = 1, xylanh ép gỗ nâng lên. 

Y73 

 

Van thủy lực số 3 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.b3) 

- Y73 = 1, xylanh thủy lực 3 kẹp gỗ thụt 

vào. 

Y74 

 

Van thủy lực số 3 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.a3) 
- Y74 = 1, xylanh thủy lực 3 kẹp gỗ thò ra. 

Y75 
Van thủy lực số 2 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.b2) 

- Y75 = 1, xylanh thủy lực 3 kẹp gỗ nâng 

lên. 

Y76 

 

Van thủy lực số 2 (Điều khiển 

xylanh bộ phận kẹp gỗ_Sol.a2) 

- Y76 = 1, xylanh thủy lực 3 kẹp gỗ kẹp 

xuống. 

Y77 Van hồi dầu nguồn thủy lực số 1 
- Y77 = 1, van hồi dầu TL1 mở, dầu hồi về 

thùng. 
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9.3.2. Phân bố đầu vào ra cho PLC slave  

PLC slave có các chức năng sau:  

- Kết nối và nhận lệnh điều khiển từ PLC master. 

- Điều khiển trực tiếp hệ thống rọc rìa và hệ thống bốc xếp trong dây chuyền xẻ gỗ. 

Do vậy, căn cứ chức năng của PLC này và các thiết bị có trong hệ thống, chúng ta tiến 

hành bố trí đầu vào và đầu ra các tín hiệu cho PLC. Ví dụ bố trí đầu vào và đầu ra cho PLC 

FX3U như Bảng 9.3 và Bảng 9.4. 

 

Bảng  .3. Ph n bố đầu vào tín hiệu cho P C FX3U-64MT 

Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối với 

đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X00 
Cần điều khiển 1 - JD1 

(J-joystick; D-down) 
- Nhận tín hiệu khi kéo cần điều khiển 1 xuống. 

X01 
Cần điều khiển 1 - JU1 

(U-up) 
- Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 1 lên. 

X02 
Cần điều khiển 1 - JL1 

(L - left) 

- Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 1 sang 

trái. 

X03 
Cần điều khiển 1 - JR1 

(R - right) 

- Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 1 sang 

phải. 

X04 Cần điều khiển 2 - JD2 
- Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 2 gạt 

xuống. 

X05 Cần điều khiển 2 - JU2 - Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 2 gạt lên. 

X06 Cần điều khiển 2 - JL2 
- Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 2 sang 

trái. 

X07 Cần điều khiển 2 - JR2 
- Nhận tín hiệu khi đẩy cần điều khiển 2 sang 

phải. 

X10 Nút ấn Start 
- Khởi động chế độ rọc rìa và bốc xếp tự động. 

- Sử dụng tiếp điểm thường mở (NO). 

X11 Nút ấn Stop 

- Chuyển sang chế độ bằng tay với hệ thống rọc 

rìa và bốc xếp. 

- Sử dụng tiếp điểm thường đóng (NC). 

X12 
Nút ấn dừng khẩn cấp - 

E1 
- Dừng khẩn cấp hệ thống rọc rìa tự động. 

X13 Nút ấn 3 - Ra tín hiệu cho trường hợp loại tấm ván bìa bắp. 

X14  
- Nhận tín hiệu từ PLC master  để thực hiện loại 

tấm ván là bìa gỗ. 
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Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối với 

đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

X15 
Công tắc hành trình  

12 - HT12 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 12, đặt 

cuối băng tải đầu ra của hệ thống rọc rìa. 

- Là tín hiệu báo tấm ván đã được rọc rìa và 

chuyển sang khâu bốc xếp và phân loại. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X16 J3 kéo lên  

X17 J3 kéo xuống  

X20 Cảm biến quang - Nhận tín hiệu từ cảm biến quang đưa về 

X21 

Hệ thống cảm biến tiệm 

cận nhận dạng rìa gỗ -

TC1 

- Nhận tín hiệu từ hệ thống nhận dạng rìa gỗ. 

- Báo hiệu tấm ván đã đến vị trí rọc rìa, chuyển 

sang chuyển động đẩy gỗ và cưa đĩa rọc rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm NO. 

X22  
- Nhận tín hiệu từ PLC chủ cho trường hợp rọc 

rìa loại 2. 

X23 
Công tắc hành trình  

13 - HT13 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 13, gắn 

trên cần trục. 

- Khống chế hành trình lên của cần trục. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X24 
Công tắc hành trình  

14 - HT14 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 14, gắn 

trên cần trục. 

- Khống chế hành trình xuống của cần trục. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X25 
Công tắc hành trình 15 - 

HT15 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 15. 

- Tín hiệu để đưa xylanh dẫn hướng tấm ván đến 

vị trí bắt đầu rọc rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X26 
Công tắc hành trình  

9 - HT9 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 9 

- Báo hiệu báo hiệu hệ thống cảm biến tiệm cận 

đã di chuyển xuống mặt trên tấm ván. 

- Sử dụng tiếp điểm NC 

X27 
Công tắc hành trình  

4 - HT4 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 4 nằm 

cuối của băng tải đưa gỗ vào rọc rìa 

- Báo hiệu tấm ván đã vào vị trí bắt đầu quá trình 

rọc rìa. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X30 
Công tắc hành trình  

11 - HT11 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 11. 

- Là tín hiệu để ra lệnh cho xylanh dẫn hướng gỗ 
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Đầu vào 

X 

Tên thiết bị kết nối với 

đầu vào PLC 
Mô tả chức năng 

đặt sau cưa đĩa hoạt động, tạo lực dẫn hướng 

cho tấm ván trong quá trình rọc rìa (hệ thống 

dẫn hưởng để xẻ rọc rìa). 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X31 
Công tắc hành trình  

8 - HT8 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 8 

- Khống chế hệ thống xích đưa gỗ chuyển động 

vào (tạo chuyển động để nhận dạng rìa). 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X32 
Công tắc hành trình  

9 - HT9 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 9 

- Khống chế hệ thống xích đưa gỗ chuyển động 

ra để nhận nguyên liệu (tấm ván) cho lần rọc 

tiếp theo. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X33 
Công tắc hành trình  

10 - HT10 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 10 

- Là tín hiệu để ra lệnh cho xylanh dẫn hướng gỗ 

đặt trước cưa đĩa ép xuống, tạo lực dẫn hướng 

cho tấm ván đi vào cưa đĩa rọc rìa (hệ thống 

dẫn hưởng để xẻ rọc rìa). 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X34 
Công tắc hành trình 16-

HT16 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 16 trên 

xe goòng cầu trục. 

- Tín hiệu báo xe goòng ở vị trí đống gỗ cần xếp 

thứ 3. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X35 

Công tắc hành trình  

17-HT17 

 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 17 trên 

xe goòng cầu trục. 

- Tín hiệu báo xe goòng ở vị trí đống gỗ cần xếp 

thứ 2. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X36 
Công tắc hành trình  

18-HT18 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 18 trên 

xe goòng cầu trục. 

- Tín hiệu báo xe goòng ở vị trí đống gỗ cần xếp 

thứ 1. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 

X37 

 

Công tắc hành trình  

19-HT19 

- Nhận tín hiệu từ cảm biến hành trình số 19  trên 

xe goòng bốc xếp 

- Báo hiệu xe goòng cầu trục đã ở vị trí xuất phát. 

- Sử dụng tiếp điểm NC. 
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Bảng  .4. Ph n bố đầu ra tín hiệu cho P C FX3U-64MT 

2 
Thiết bị được điểu khiển 

bởi đầu ra PLC 
Mô tả chức năng 

Y00 
Van điều khiển khí nén  

số 1 

Y00 = 1, thì 3 xylanh khí nén ép gỗ phía trước ép 

xuống (van điện từ 24 VDC, 24 V một chiều). 

Y01 

 

Van điều khiển khí nén  

số 6 

Y01 = 1, thì xylanh khí nén cho lu dẫn hướng gỗ 

sau cưa đĩa hoạt động 

Y03 
Van điều khiển khí nén  

số 2 

Y03 = 1, thì xylanh khí nén cho lu dẫn hướng gỗ 

trước cưa đĩa hoạt động 

Y04 
Van điều khiển khí nén  

số 4 

Y04 = 1, thì xylanh khí nén đưa dàn cảm biến tiệm 

cận đi lên (van điện từ 24 VDC, 24V). 

Y05 
Van điều khiển khí nén  

số 5 

Y05 = 1, thì xylanh khí nén đưa dàn cảm biến tiệm 

cận đi xuống (van điện từ 24 VDC, 24V). 

Y06 
Van điều khiển khí nén  

số 7 
Y06 = 1, thì dàn xylanh khí nén lu ép gỗ đi xuống 

Y07 Van điều khiển KN số 8 
Y07 = 1, thì xylanh khí nén dẫn hướng gỗ hoạt 

động 

Y10 Van điều khiển KN số 9 

Y10 = 1, thì xylanh khí nén ở bộ phận bốc gỗ nâng 

lên (tách tấm ván và thanh rìa vừa rọc ra hai vị trí 

khác nhau). 

Y11 Van điều khiển KN số 10 
Y11 = 1, thì xylanh trên bàn tay bốc gỗ hoạt động, 

bàn tay bốc gỗ nắm vào. 

Y12 Van điều khiển KN số 11 
Y12 = 1 thì xylanh hất rìa ván hoạt động, rìa ván 

được thu vào đống rác. 

Y15 

Tín hiện đưa tới biến tần 

cho băng tải lu đẩy ván 

vào cưa đĩa 

Y15 = 1 thì biến tần hoạt động, lu cuốn gỗ vào cưa 

đĩa rọc rìa. 

Y16 

Tín hiện đưa tới khởi 

động từ của băng tải ván 

đầu vào 

Y16 = 1 thì băng tải hoạt động. 
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2 
Thiết bị được điểu khiển 

bởi đầu ra PLC 
Mô tả chức năng 

Y27 
Đóng khởi động từ chạy 

thuận cho cầu trục 
Y27 = 1, nâng bàn tay bốc gỗ đi lên. 

Y30 
Đóng khởi động từ chạy 

nghịch cho cầu trục 
Y30 = 1, nâng bàn tay bốc gỗ đi xuống. 

Y31 

Động cơ xích gạt gỗ của 

hệ thống rọc rìa chạy 

ngược (đi ra) 

Y31 = 1, gạt gỗ về vị trí ban đầu. 

Y32 

Động cơ xích gạt gỗ của 

hệ thống rọc rìa chạy 

thuận (đi vào) 

Y32 = 1, gạt gỗ chạy vào, đưa gỗ chạy theo chuyển 

động Y để rọc rìa (Hình 1.6). 

Y34 
Đóng khởi động từ chạy 

thuận cho xe con cầu trục 
Y34 = 1, cầu trục đi ra. 

Y35 

Đóng khởi động từ chạy 

ngược cho xe con  

cầu trục 

Y35 = 1, cầu trục đi vào. 

9.4. Xây dựng chương trình điều khiển cho hệ thống điều khiển  

9.4.1. Lưu đồ điều khiển cho PLC master 

Trong hệ thống điều khiển, PLC master điều khiển trực tiếp đồng thời các thiết bị 

trường chính của dây chuyền xẻ gỗ như các thiết bị trên hệ thống cấp liệu, các thiết bị trên hệ 

thống xoay trở và vam kẹp gỗ (xe goòng), hệ thống cưa vòng đứng, hệ thống rọc rìa, hệ 

thống xếp đống và hệ thống hút mùn cưa... Các thiết bị trường này được chia làm hai loại 

gồm:  

- Các thiết bị điều khiển theo chương trình Ladder. Đây là các thiết bị điều khiển trực 

tiếp (điều khiển ON/OFF do người vận hành tại phòng điều khiển trung tâm thông qua hệ 

thống nút ấn hoặc cần điều khiển) hoặc các thiết bị điều khiển theo quy luật logic đơn giản 

như động cơ hệ thống cấp liệu, động cơ trê cơ cấu xoay gỗ trên xe goòng, động cơ hệ 

thống vam kẹp và xoay lật gỗ, động cơ cưa vòng đứng, động cơ chính cưa đĩa rọc rìa, động 

cơ hệ thống xếp đống và động cơ quạt hút mùn cưa. 

- Các thiết bị được điều khiển tuần tự SFC. Đây là các thiết bị hoạt động theo quy luật 

logic phức tạp mà ở đó có nhiều sự lựa chọn (nhiều nhánh) mà tại một thời điểm chỉ được 
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phép thực hiện một hành động như hoạt động của các thiết bị trên xe goòng để đẩy gỗ tròn 

đi vào cưa vòng đứng thực hiện việc xẻ ván... 

Qua việc bố trí các tín hiệu vào/ra cho PLC (mục 9.2.3.1), chúng ta tiến hành xây 

dựng các lưu đồ điều khiển cho các thiết bị trường do PLC FX2N - 128MT phụ trách điều 

khiển như sau: 

Các thiết bị điều khiển theo chương trình viết trên Ladder 

Việc viết chương trình điều khiển cho các thiết bị hoạt động ON/OFF được tiến hành 

viết trên ngôn ngữ Ladder, dưới đây là lưu đồ điều khiển của các thiết bị. 

Bắt đầu

Nút ấn 

Stop=0

(X02=0) 

Nút dừng 

khẩn cấp=0

(X03=0) 

Nút Start=1

(X01=1) 

Bật động cơ bơm 

dầu 1 và 2

Y35=1

Y36=1

Kết thúc

Đúng

Đúng

Đúng

Sai

Sai

Sai

 

Bắt đầu

Nút ấn 

Stop=0

(X13=0) 

Nút dừng 

khẩn cấp=0

(X14=0) 

Nút Start=1

(X12=1) 

Bật động cơ cưa 

vòng đứng Y10=1 

&Y60=1

Kết thúc

Sai

Sai

Sai

Đúng

Đúng

Đúng

 

Bắt đầu

Nút ấn 

Stop=0

(X21=0) 

Nút dừng 

khẩn cấp=0

(X22=0) 

Nút Start=1

(X20=1) 

Bật động cơ cưa 

đĩa rọc rìa

 Y37=1

Kết thúc

Sai

Sai

Sai

Đúng

Đúng

Đúng

 

a)  b)         c) 

Hình 9.10.  ưu đồ điều khiển theo chương trình viết trên  adder 

a. Lưu đồ điều khiển hai động cơ bơm dầu thủy lực;  

b. Lưu đồ điều khiển động cơ cưa vòng đứng; c. Lưu đồ điều khiển cưa đĩa rọc rìa 



258 

Bắt đầu

Cưa vòng 

đứng bật

Y10=1

Bật động quạt hút

 Y27=1

Kết thúc

Sai

Đúng

Cưa đĩa bật

Y37=1

Đúng

Sai

 

Hình 9.11.  ưu đồ điều khiển động cơ quạt hút 

Bắt đầu

Nút ấn thuận 

ĐC kẹp cưa

X07=1

Chạy thuận ĐC và 

dừng chạy ngược

 Y31=1 & Y32=0

Kết thúc

Sai

Đúng

Sai

Nút ấn ngược 

ĐC kẹp cưa

X10=1

Chạy ngược ĐC và 

dừng chạy thuận

 Y32=1 & Y31=0

Đúng

 

Hình 9.12.  ưu đồ điều khiển động cơ n ng hạ bộ phận nẹp cưa 
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Bắt đầu

Cần gạt thò ra 

xilanh kẹp gỗ 

tác động

X25=1

3 Mỏ kẹp thò ra

 Y63=1 & 

Y70=1&Y74=1

Kết thúc

Sai

Đúng

Sai

Cần gạt thụt 

vào xilanh kẹp 

gỗ tác động

X26=1

3 mỏ kẹp thụt vào 

Y64=1 & 

Y67=1&Y73=1

Đúng

 

Hình 9.13.  ưu đồ điều khiển mỏ kẹp gỗ thò ra và thụt vào 

Cần gạt lên 

xilanh kẹp gỗ 

tác động

X23=1

3 Mỏ kẹp đi lên

 Y61=1 & 

Y66=1&Y75=1

Kết thúc

Sai

Đúng

Sai

Cần gạt xuống 

vào xilanh kẹp 

gỗ tác động

X24=1

3 mỏ kẹp đi xuống 

vào Y62=1 & 

Y65=1&Y76=1

Đúng

Bắt đầu

 

Hình 9.14.  ưu đồ điều khiển mỏ kẹp gỗ n ng lên và kẹp xuống 
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Cần gạt lên 

xilanh nâng 

bàn xoay tác 

động

X31=1

Bàn xoay gỗ đi lên

 Y56=1

Kết thúc

Sai

Đúng

Sai

Cần gạt xuống 

vào xilanh 

nâng bàn xoay 

tác động

X32=1

Bàn xoay gỗ hạ 

xuống Y57=1

Đúng

Bắt đầu

 

Hình 9.15. Lưu đồ điều khiển xylanh thủy lực nâng hạ bàn xoay gỗ 

Ngoài cái thiết bị hoạt động ON/OFF chương trình Ladder còn điều khiển một số 

thiết bị hoạt động theo trình tự logic đơn giản như: 

- Lưu đồ điều khiển hoạt động băng tải cấp liệu gỗ tròn đầu vào. Quy trình vận hành của 

băng tải tiếp liệu thực hiện tuần tự như sau: đầu tiên băng tải xích chạy vận chuyển gỗ vào, khi 

cảm biến hành trình 1 tác động thì băng tải dừng lại, tiếp theo càng lật gỗ nâng lên để lật gỗ 

vào xe goòng, cuối cùng càng lật gỗ hạ về để thực hiện chu trình tiếp theo. Từ chu trình vận 

hành các thiết bị trên xe goòng chúng ta có lưu đồ thuật toán điều khiển dưới đây (Hình 9.18). 
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1

2

3

4

 

Hình 9.16. Chu trình hoạt động của băng tải cấp liệu gỗ tròn đầu vào 

1. Cảm biến hành trình cuối băng tải;  

2. Cảm biến hành trình giới hạn thụt xuống của càng lật gỗ;  

3. Băng tải xích vận chuyển gỗ; 4.Càng lật gỗ 

- Lưu đồ điều khiển hoạt động của hệ thống càng giữ và lật ván. Chu trình hoạt động 

của hệ thống được mô tả như sau: Khi xe goòng đưa gỗ tiến vào xẻ lưỡi cưa thì tín hiệu 

của cảm biến số 1 có (hình 9.17) khi đó càng giữ ván được nâng lên; khi miếng ván xẻ 

xong đứt lìa khỏi cây gỗ thì sẽ rơi vào cảm biến số 2 (cảm biến có tín hiệu) khi đó cần lật 

gỗ tác động để lật úp tấm gỗ theo ý muốn để đưa vào hệ thống rọc rìa. Chúng ta có lưu đồ 

thuật toán điều khiển dưới đây (hình 9.18). 

1

2

3

4

 

Hình 9.17. Chu trình hoạt động của băng tải vận chuyển gỗ tròn đầu vào 

1. Cảm biến hành trình phát hiện có tấm ván đang xẻ (CBHT1);  

2. Cảm biến hành trình phát hiện tấm ván đã xẻ xong rơi ra khỏi cây gỗ (CBHT2);  

3. Càng giữ tấm ván; 4. Càng lật ván 
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Bắt đầu

Cảm biến 

HT 1 chưa 

tác động

(X67=0) 

Chạy băng tải

Y16=1

Kết thúc

Đúng

Đúng

Đúng

Sai

Sai

Sai
Cảm biến 

HT1  tác 

động

(X67=1) 

Dừng băng tải và lật gỗ 

Y16=0 

&Y42=1&Y41=0

Cần Đk tác 

động

(X27=1) 

Cảm biến 

HT2  tác 

động

(X60=1) 

Sai

Hạ càng lật gỗ vào

Y42=0 &Y41=1

Đúng

 

Bắt đầu

CBHT2 

 tác động

X57=1 

Càng giữu ván TĐ

Y54=1

Kết thúc

Đúng

Đúng

Sai

Sai

Sai

Hai càng về vị trí cũ

Y54=0&Y55=0

CBHT1

 tác động

X56=1 

Càng lật ván TĐ

Y55=1

Trễn 5s

 
Hình 9.18.  ưu đồ điều khiển hoạt động băng tải tiếp liệu, càng giữ và lật ván 

a. Lưu đồ điều khiển băng tải tiếp liệu; b. Lưu đồ điều khiển càng giữ và càng lật ván 

Các thiết bị điều khiển theo chương trình SFC 

SFC là sự cụ thể hóa của giản đồ điều khiển Grafcet có tính đến các yếu tố kỹ thuật 

và chức năng điều khiển thực tế, nó được chuẩn hóa theo chuẩn IEC 61131 - 3. Dựa theo 

hướng dẫn lập trình (ví dụ của hãng Mitsubishi) chúng ta tiến hành xây dựng các lưu đồ 

một cách tuần tự cho một số hệ thống chính như sau. 
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Phân tích nguyên lý làm việc của xe goòng  

Hệ thống xe goòng đóng vai trò quan trọng và mang tính quyết định đến năng suất, 

chất lượng của ván xẻ và tỷ lệ thành khí ván xẻ. Do vậy nguyên lý làm việc của xe goòng 

phải tuân theo một quy luật logic mang tính trình tự và đảm bảo độ chính xác cần thiết. 

Nguyên lý này bao gồm sự dich chuyển ngang của cơ cấu di chuyển ngang trên xe goòng 

(2) để tạo chiều dày mạch xẻ và sự dịch chuyển dọc của cơ cấu di chuyển chuyển dọc xe 

goòng để đẩy gỗ vào cưa vòng đứng (chiều có tải) nhằm thực hiện quá trình xẻ cũng như 

đưa xe goòng về vị trí xuất phát (chiều không tải). Nguyên lý hoạt động của xe goòng được 

cụ thể như sau (hình 9.20): 

-  Bước 1: Đầu tiên xe goòng chuyển động từ vị trí cảm biến hành trình 3 (CBHT3) 

sang CBHT4 để bắt đầu chế độ điều khiển tự động. Trong bước này hệ thống được điều 

khiển bằng tay thông qua cần gạt. 

 

Hình 9.19. Sự thay đổi chiều dày ván xẻ của cơ cấu di chuyển ngang 

- Bước 2: Tiếp theo cơ cấu dịch chuyển ngang của xe goòng dịch chuyển ra với hành 

trình bằng với chiều dày mạch xẻ (việc dịch ra được thực hiện bởi động cơ servo có độ 

chính xác rất cao). Hành trình dịch ra bao gồm 4 giá trị (tương ứng 4 chế độ xẻ): Chế độ xẻ 

1 (CD1) bàn máy dịch ra 20 mm tương ứng chiều dày tấm ván 20 mm; chế độ xẻ 2 (CD2) 

bàn máy dịch ra 30 mm tương ứng chiều dày tấm ván 30 mm; chế độ xẻ 3 (CD3) bàn máy 

dịch ra 40 mm tương ứng chiều dày tấm ván 40 mm; chế độ xẻ 4 (CD4) bàn máy dịch ra 

theo thông số nhập từ màn hình giám sát của máy tính (hình 9.19). 

- Bước 3: Sau khi dịch chuyển ngang tạo được chiều dày mạch xẻ, xe goòng dịch 

chuyển dọc để đẩy gỗ tiến vào cưa vòng đứng để thực hiện quá trình xẻ. Khi xe goòng 

chạm CBHT5 sẽ dừng lại và thực hiện chuyển động dọc không tải để trở về vị trí xuất phát 

và dừng lại khi đến vị trí CBHT4 để thực hiện mạch xẻ thứ hai. Quá trình trên lặp lại cho 

đến khi xẻ xong cây gỗ. 

34

2

5

Cảm biến 

hành 

trình

1

 

Hình 9.20. Chu trình hoạt động của xe goòng 

1. Xe goòng; 2. Cơ cấu di chuyển ngang; 3, 4, 5. Các CBHT gắn trên đường ray 
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Xây dựng lưu đồ điều khiển hoạt động xe goòng trong quá trình xẻ gỗ 

Lưu đồ điều khiển SFC cho xe goòng được xây dựng tuân thủ theo quy ước của nhà 

sản xuất PLC. Các ký hiệu khối chức năng S là các ký hiệu mặc định với dòng PLC FX 

của hãng, mỗi một chu trình bắt buộc phải dùng các ký hiệu khối chức năng S khác nhau 

để chương trình không bị hiểu nhầm, đảm bảo tại một thời điểm chỉ có một khối S được 

hoạt động.  

Do cấu tạo của cần điều khiển chế độ chạy (cần có 4 vị trí lên, xuống, trái, phải) do 

vậy các tín hiệu đầu vào X44, X45, X46, X47 không thể có giá trị 1 tại cùng một thời 

điểm. Cấu tạo phân cứng này đảm bảo tính chính xác trong hoạt các hoạt động tuần tự của 

xe goòng. 

Các chương trình điều khiển chứa trong các khối chức năng S. Khi PLC cấp đủ số 

xung tốc độ cao cho bộ điều khiển vị trí của động cơ servo, bít M8029 sẽ tự động kích hoạt 

dương (M8029 = 1) để báo hiệu việc phát xung đã hoàn thành. 

Quá trình 

khởi động
S0

Nút ấn khởi động X04=1;X05=0;X06=0

S10Bàn máy 

ra 20 mm

CD1 X46=1

S20

X44=1 CD2 

S30

X47=1 CD3 X45=1 CD4 

S41

X44=0;X45=0;

X46=0;X47=0
CD4 

S4130 

mm

30 

mm

PC? 

mm

Điều 

chỉnh 

tay
Dịch 

chuyển 

xong

S50

M8029=1 M8029=1 M8029=1 M8029=1

Trễ 3 s
T0

(K30)

Sau 3 s T0=1

S51 Y11=1&Y14=1

Xe gòng 

tiến vào 

với tốc 

độ chậm

Xe gòng 

tiến vào  xẻ

CBHT5 

tác động
X065=1

S52 Y12=1&Y13=1
Xe gòng 

lùi về tốc 

độ cao

CBHT4 

tác động
X061=1

S0

S0
Lặp lại 

quá trình 

xẻ

 

Hình 9.21.  ưu đồ điều khiển hoạt động xe goòng hoạt động để xẻ gỗ 
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9.4.2. Lưu đồ điều khiển cho PLC slave 

PLC slave đóng vai trò điều khiển các hệ thống rọc rìa và xếp đống tự động. Các 

thiết bị trường của PLC slave được chia làm hai loại gồm các thiết bị điều khiển theo 

chương trình Ladder dùng điều khiển hoạt động của hệ thống rọc rìa tự động và các thiết bị 

điều khiển tuần tự SFC được sử dụng để điều khiển hệ thống xếp đống tự động. 

Sau khi bố trí các tín hiệu vào/ra cho PLC và phân tích hoạt động của các thiết bị 

trường, ta xây dựng các lưu đồ điều khiển cho các thiết bị trường do PLC slave điều khiển. 

Dưới đây chỉ giới thiệu về lưu đồ điều khiển hệ thống rọc rìa tự động. 

Lưu đồ điều khiển hệ thống rọc rìa tự động 

Chu trình hoạt động của hệ thống rọc rìa tự động được mô tả như sau (hình 9.22): 

2

3

5

7

8

1

4

9

6

10

 

 

Hình 9.22. Chu trình hoạt động của hệ thống rọc rìa tự động 

1. Băng tải cấp liệu (BT vào);  

2. Cảm biến hành trình (CBHT) cuối BT vào;  

3. Xích gạt gỗ tạo chuyển động theo trục Y;  

4. Cảm biến quang;  

5. Cảm biến tiệm cận; 

6. BT đẩy gỗ vào cưa đĩa;  

7. Ru lô dẫn hướng trước cưa đĩa;  

8. Lu dẫn hướng sau cưa đĩa;  

9. CBHT cuối hệ thống; 

10. cưa đĩa rọc rìa. 
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- Đầu tiên tấm ván được đưa từ đầu băng tải cấp liệu (Y27 = 1) đến cuối băng tải (từ A 

tới B).  

- Khi tới điểm B thì CBHT (2) tác động (X27 = 1), khí đó BT vào dừng hoạt động 

(Y27 = 0) và xích gạt bắt đầu di chuyển vào (Y32 = 1) đồng thời gạt tấm ván chuyển động 

theo vào trục Y (từ điểm B tới điểm C). Trong quá trình chuyển động, khi cảm biến quang 

(4) có tín hiệu (X20 = 1) thì dàn cảm biến tiệm cận phía trên hạ xuống cho đến khi cách 

mặt ván khoảng không đổi (X25 = 1; hệ thống có 8 cảm biến tiệm cận được chia thành 4 

trên và 4 dưới, 4 CB dưới gắn cố định vì mặt ván luôn cách trục l khoảng không đổi, 4 cảm 

biến trên đặt di động lên xuống do chiều dày tấm ván thay đổi). 

- Khi tấm ván di chuyển tới vị trí rọc rìa (C), khi đó hệ thống gồm 8 cảm biến tiệm cận 

đều báo (X26 = 1), thì xích gạt bắt đầu di chuyển ra (Y32 = 0,Y33 = 1), đồng thời các ru lô 

ép gỗ đi xuống giữ gỗ và băng tải (6) hoạt động đẩy tấm ván vào cưa đĩa, lúc này tấm ván 

chạy từ điểm C tới điểm D. 

- Để ván có thể di chuyển qua đĩa cưa thì ru lô dẫn hướng trước (Y03 = 1) và sau của 

cưa đĩa phải hoạt động (Y01 = 1), khi đó các tín hiệu của CBHT phía trước và phía sau cưa 

tác động (X30 = 1, X33 = 1). 

- Khi ván xẻ xong thì CBHT cuối dây chuyền (9) sẽ báo, khi đó các ru lô và băng tải 

đưa gỗ vào cưa đĩa dừng hoạt động (Y01 = 0, Y00 = 0,Y15 = 0,Y03 = 0) và hệ thống lặp 

lại chu kỳ tiếp.   

Ghi chú: Đầu vào X của PLC là các tín hiệu được đưa về từ các cảm biến trong hệ 

thống, đầu ra Y của PLC là các đầu cấp tính hiệu để điều khiển hoạt động của các động cơ 

và hệ thống các trục lu thông qua van điều khiển khí nén được trang bị trong hệ thống rọc 

rìa tự động.  

Xây dựng lưu đồ điều khiển hoạt động hệ thống rọc rìa 

Từ những phân tích về chu trình hoạt động của hệ thống rọc rìa tự động ở trên, chúng 

ta tiến hành xây dựng lưu đồ điều khiển như sau (hình 9.23). 
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Bắt đầu

Ván vào 

VT rọc rìa

X27=1

Sai

Đúng

BT vào chạy

X10=1, X11=0 thì Y27=1
Ấn nút khởi 

động

BT vào dừng, XG gỗ đi vào

 Y27=0 &Y32=1

Ván tới VT 

hạ CBTC trên

X20=1

Hạ CBTC phía trên Y05=1&Y32=1

CBTC đạt 

khoảng cách

X25=1

Giữ nguyên vị trí  CBTC  

Y05=0 &Y32=1

Sai

Đúng

Sai

Đúng

Hệ thống 

CBTC báo

X26=1

Tới vị trí 

cần rọc rìa?
Sai

(1)

(1)
(2)

(2)

 XG gỗ đi ra, Lu ép gỗ đi xuống, 

BT đẩy dỗ vào rọc rìa hoạt động

 Y32=0&Y33=1; Y00=1; Y15=1

Ván vào CĐ

X33=1

Lu dẫn hướng trước CĐ hoạt động

 Y03=1&Y00=1;Y15=1

Sai

Đúng

Ván qua CĐ

X30=1

Sai

Đúng

Lu dẫn hướng sau CĐ hoạt động

 Y01=1&Y00=1;Y15=1;Y03=1

Ván xẻ xong

X15=1

Đúng

Dừng hệ thống

 Y01=0;Y00=0;Y15=0;Y03=0

Kết thúc

(3)

(3)

Sai

Đúng

 

Hình 9.23.  ưu đồ điều khiển hệ thống rọc rìa tự động 

BT: Băng tải; VT: Vị trí; CBTC: Cảm biến tiệm cận; XG: Xích gạt; CĐ: Cưa đĩa 

Căn cứ vào lưu đồ điều khiển cho PLC được xây dựng ở trên, ta có thể tiến hành xây 

dựng chương trình điều khiển (phần mềm điều khiển) cho hai PLC master và PLC slave.  
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