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I .서 론

동력전달기구를 형성하고 있근 치차들은 그들을 지 

지하고 있는 축의 처짐으로 진동이 발생되는 것과, 

구동치차와 피 동치차의 상대 적 운동의 불안정 요仝에 

의해 기어 System 은 진동하게 된다. 불안정 요소 

로는 치형 결함, 비형 오차, Backlash 등이 있다. 그 

리고 구동하는 동안 기어 이빨사이의 접촉비의 변화 

로 이 빨의 Stiffness 의 변화를 초래 하여 이 빨사이에 

작용하는 동하중에 변화하여 동력전달에 변화가 발생 

하게 된다.

위에서 열거된 현상들에 대해 Buckingham.E.[MD. 

15日。닌$立〔214，用「£용[3]등은 기어시스템의 동적 특성 

올 비들팀운동•으로 해석을 했으며, H.Fukuma0] 는 3・ 

direction 의 진동을 고려 이론적으로 해석하고 치차 

소음과의 관련성을 연구했다. Terauchi[5] 는 소음레 

벨에 대 한 치형 수정 효과를 실험 적으로 보여주고 

있고, Azar[7] 는 이 빨접촉을 충격 현 상으로 고려 해 

석 계산했다.

이 연구에서는 기어시스템을 간단히 구동계와 피동 

계의 조합으로 구성해서 운동 방정식을 세우고 수치 

해석적 방법으로 계산해서 치차의 진동 현상을 파악 

하고자 한다. 본 연구에서는 세 방향의 진동( 원주,

축, 축직각 방향) 모두를 고려했으며 gyroscopic ef

fect 고려하고 있다, 또한 운동 방정식에서 가 

진력으로 작용하는 항들은 치 형오차와 Backlash 에 의 

한 동하중의 변화를 고려하고 이들 변화를 tooth 

mesh frequency 와 시 간의 함수로 가정했다. 운동방 

정식은 4 th order Runge-Kutta method 를 이용해서 

풀었다.

H • System 의 해석

2-1 . 피동계위 문동밤정식과 그 해석

기어시스템은 구동부분, 치차부분 외부로 동력을 전 

달하는 피동부분이 축으로 연결되어 있다, 치차의

편심량은 없다고 가정하고 베어링 지지는 단순 지지로

위 그舀에서 보는 바와 같은 계를 해석할려면 스프 

링 상수를 알아야 하므로 영 향계 수 ( inf luence coef
ficient ) [d] 는

m=eT7
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여기서 0 < c < 1( a 는 플라이 휘일과 베어 링과의 거 

리 식 ⑴ 로 부터 stiffness matrix [K] 를 구하면,

/ K” K】2 K]3 Km'

[K] = [<!?*= / 肿 炉 A' .................. ⑵

^31 h>32 氏33 t'- 34
、K“ K“ K“ K

Figi 에 대한 운동방정식을 세우기 전 가정을 몇가지 

有卜면 ,

1) 기 어 이 빨사이 의 마찰은 무시 한다.

2) 축의 질 량은 고려 하지 않는다.

3) 베어링 지 지점 의 변위는 없다고 한다.

이들 가정아래 계의 운동에너지는,

2 T — J点 + J；念+m】(x『+xJ) + (y*+ y音)+ I】(见V+©：h)

+ ^JV — (02H
02V— 02V 02H ) ....................... (3)

여기서 I=m(睽/3+E修4)/4 B:치폭, D:기어나 플라이휘일지르



and moments acting on a pair ofFig 2. Forces
gears.

Lagrange's Equation 을 이 용해 서 운동방정 식 을 구하면,

J +Ji(2ih ©ivTiv (宙 L&)+Kiy %) — Tj (t)
」其 + 丁2 (&?H 02V—82V 少2H)+C 渺L#i)+Kti (%—务)=爲(t)

miXv+CxXv + Ki]Xv+K】2yv + K[3 ©iv+Km Sv = F】(t)
m】XH+CxXH + Kn Xh + K】2 yfj+K】3。仆+Kx ©2H ■= F2 (t)
m2yv+Cyyv+K2iXv+K22yv4-K23 ^iv+K24 ^>2v ~ F3 (t)
m2yH+CyyH+K21XH+ K^yH + K^ ^ih+K24 0zH — F4 (t)
11 *v—J'iSh—L* Mh+C 山 Sv+Kn Xv + 匕2卯 +K33 g%v +

电沁=Mi (t) .
I J 3ih + Ji* Sv +Ji'i 3iv+C 01 3ih+Kw Xh+ K32Vh + K33 名h +

K34 ^2h = M2 (t)
I 2 8事—~〕2‘2 ©2H —丄。2 & H+ C ©2 K” Xv+ + K" ^jv +

K« Sv — m3 (t)
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Ky 02H = M4 ( t )

로 주어진다.

2-2 . 계 의 동하중 해 석

2-2-1 . 치 차 이 빨의 강성 결 정

위의 식(4) 에 주어진 동하중을 결정해 주기 위해 

서 는 치 차 이 빨의 강성 과 치형 오차를 알아야 한다.

치차 이빨의 강성을 구하기에 앞서 몇가지 가정을 

세 우면 ,

1) 치차는 이빨을 제외하고는 외력에 의한 변 

형이 없다.

2) 접족선의 변형은 단지 작용면상에시 일어난다.

3) 접촉선을 따라 일어나는 변형은 이빨에 中

직한 방향으로 일어나는 양보다 작아 牛시

인볼류트 치차의 형상을 

외팔보의 해석을 이욤해서 

있다. 처짐은,

Fig 3 과 같이 가정 하면 

이빨의 쳐짐양을 구할 수

j r E】Z】+ E2 Z2 -1
B L EZ + E2 丄」

z =_____ y ____
〜0.242 + 7.25 y

로 주어지며 여기서 日는 

factor 로 Lewi s 가 구한 

동 , 피농을 나타내 는 

강성은,

Ks = •?= 
d

로 나타나게 된다.

E，Z] E2Z2 
E1Z1 + E? 2 a

첨 자이 다.

...............⑸

...............(6)

치 폭 y 는 tooth-form

값을 이 용했 고 1, 2 는 구 

그러 므로 치 차 이 빨의

...............(7)

2-2~2 . 동하중 해 석

식⑷에서 나타나는 힘의 항은 정적인 하중과 동 

척인 하중으로 크게 구분할 수 있다.

동적하중은 치형 오차가 없 다면 ,

Wd = Ks(t) <5 (t) ............... (8)

d：이빨의 상대적 변형 양

로 주어지며, ，는

3 — r。一 xv cos a — xH sin a ............... (9)

로 주어신 다, 話 는 상대 적 각 변 위양이 다.

치 차계 에 서 주요 가진력 은 d의 변화와 이 빨 사이 의 

접 촉비 ( contact rat i。) 의 변 화에 서 오며 이 빨의 강 

싱 은 ,

Ks (t) = Ks ( 1 —Ci cos wf t) ............... (10)

wf — tooth-mesh frequency

C】 = 강싱 변화의 크기

旦 주어지게 된다.

치 차의 치 형 오차를 고려 하면 동하중은

Wd = Ks(t) ( r(9 —xv cos a — xH sin a )— F ....... (11)

F는 스프링상수와 치형 오차의 함수로 주어 진 다.

치 형 오차믈 동적인 삼태 로 표현 하면 tooth mesh 

frequency 로 표현할 수 있 다. 치 형 오차는,

e — C2 cos wf t 4- C3 cos 2wft ............... (12)

로 주어 지며 (丄,(丄 는 지형오차의 측정으로 정해 지는 

상수이다. 또한 치차가 축 방향의 진동을 하게되므로 

접 신 모넨트가 벌•생 하게 된 다. 겁 죽坦에 ”의 접 선 모 

멘 트는,

Md = Ks (t) B2 (^v cos a +如 sin a )/12 ........... (13)

로 주어 신다.

d 크기으] 변 화에 따 斗 계 의 동 적 하중은

1) e W 0

if 13! I e|
Wd = 0 , Md = 0 ............... (14)
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if |e| : 동하중 존재

2) e 구。 : 동하중 존재

로 결정된다.

위에 열거된 내용으로 외력을 결정하면,

Fj (t) = { Wd + Ws } cos a

Fz (t) = { Wd + Ws } sin a

F3 (t) - F4 (t) = 0 ............... (15)

M] (t) = — Md cos a

M2 (t) = — Md sin a

Mg (t) = M, (t) = 0

로 주어지며 식 (14) 의 조건 아래 성립된다.

상대적 각 변위 M 를 얻기 위해 구동치차에 대하 

여 운동 방정식을 세우면,

Jg Oq + Cs(0g — & ) + Kt(Hg ~ 6「p) — 1g(t)
•• ■ • ....... (16)

Jp0p + Cs(0p — 0g) + Kt (Op — 0(;) = Tp(t)

로 주어 지 며 G 와 P 는 치 차와 풀리 를 나타낸 첨 차 

이 다.

Torsiona1 Stiffness 는

Kt = 븜 ............... (17)

식 (16) 에서 “知를 구하며 M 를 구하면

rd ~ r i 9 x - rG0G ............... (18)

Torque 는

Tj (t) = - r 1 Wd - To

R(t) = T。 ............... (19)

Tg (t) = r g Wd — To

TP(t) = To

감쇠는

Cx = 2 Cx Vmi Kjt , Cy = 2 C y v而K厂

Cq — 2 C q *J J1 Kn , (3,= 2 UM K33 ........... (20)

C02 — 2 C02 J 12 K”，Cg — 2 Cs JJg Kr—

2-3 . 계의 고유 진돔수

계 의 운동 방정 식 에 서 지 지 점 간의 간격 이 좁으면 

gyroscopic effect 를 무시할 수 있다. 식 ⑷ 에서 

xv/cos a — XH/sin a = x , y^/cos a — yn/sin a = y , 

如/cos a = S/sin a =。를 이 용하면 식 은 간 략하■되 며 ,

u 4- c (t) U +(wz (t) ul— Q ............... (21)

로 나타나며 nonsymmetr i c eigenvalue 문제로 해석할 

수 있다. 치차이빨의 강성이 큰 값을 가지므로 접 

촉이 되지 않은 경우와 치차가 접촉하는 경우가 불 

규칙하게 존재하므로 어느 일정한 한 값으로는 정해 

된다. 고유 진동수는 다음과 같은 실험식으로부터 

구할 수 있다.

fnz = ( fw X a ) / D ............... (22)

fn = fn‘( IT ) ............... (23)

여기서 fn" 구 t 와。의 비에 따른 단위원판의 고유진동수

- fn，= 상당원판의 고유진동수 

fn = 기어 본체의 진동수 

8 == 치 수에 따른 보정 율 

a = d/D 에 따른 보정 계 수

치차 본체의 진동은 이 계에서 axial direction 의 

진동에 방향을 주게 되나 고려하지는 않았다.

2-4 . Digital Simnlatlon

식(4)와 (16) 은 nonl i near differential equation

이므로 해석적인 해를 구할 수가 없다. :工렇기 때 

문에 Runge-Kutta method 를 이 용해 서 수치 해 석으 

로 변수들의 값을 구하고 각 방향에 대한 그 ccele- 

ration 을 구한다. Acceleration。】 수직, 수평 방향 

성분으로 나누어져 구해지므로 실제 측정치와 비교하 

기 위해서 c i rcumferent i a 1 vibration 은 —ri^I( ra

dial vibration 은 xv cos wt + xh sin wt , axial vifa- 

rat i on r (如v cos wt + sin wt) 로 계 산한다 . 해 

석 순서 는 Fig 4 에 서 Flow chart 로 도시 했 다.

위에서 언급된 4 th order Runge- Kutta method 를 

이용해서 비선형 미분 방정식을 풀고 시간의 변화에 

따른 accel erat ion 값을 세 방향에 대해 256 개의 

data 를 구하였다. 이 구한 data 를 가지고 Cool- 

ey-Tukey algorithm 을 이용하여 FFT (Fast Four i er 

Trans・form) 올 취흔卜 다음 P SD ( power spectral 

density) 를 구하였다. PSD 의 frequenay 간격은 

95 Hz 이 다.

HI. Discussion

이론적으로 수처해석적 방법을 이용해서 결과를 얻 

는 방법은 Fig 4 에서 보는 바와 같이 이 빨 한 개 

한개의 조건이 모두 동일하다고 가정하고 있으나 실

지 지 않는다. 그 예를 Table 2에서 볼 수 있다. 제 

치차 본체의 진동은 원형평판의 진동으로 해석될

수 있으나, 수학적으로 해석하기에는 어려운 점이 많 

다. 치차 본체의 진동은 축이 연결됨으로서 고유신 

동수의 저하를 가져오게 되고 치수에 따라 원형평판

의 해석에서 얻은 진동수 보다 낮은 값을 가지게

실험에서는 항상 그렇지 않다.



Fig. 5는 원주방향의 진동에 관한 실험에서 얻은 

PSD 이다. peak 를 나타내고 있는 곳의 frequency 는 

tooth mesh frequency(250Hz)이며, Fig.6 에서 이론 

적으로 구한 PSD 와 비교해 볼 때 같은 frequency 

에 서 peak 를 가지 고 있음을 보아 잘 일 치 하고 있 다. 

Fig.7 은 축의 직각방향에 대한 PSD 이며 peak 를 

나타내는 곳은 Fig.8의 이 론적으로 구한 것과 일치 

하고 있고, 그보다 작은 peak 는 natural frequency 

의 영향이 실험에서 나타나고 있다. Fig.9 에서는 

axial vibration 에 대한 결과를 보여 주고 있고, 

tooth mesh frequency 에서 Fi g . 10 2] 이론적 결과와 

같은 경 향을 가지 고 있으나, 두반째 peak 는 2nd too
th mesh frequency 에 의해 system 의 2nd harmo- 

nic 근방의 natural frequency 가 가진되 어 크게 나 

타나고 있다, 또한 l.LKHz 의 조그만 peak 를 보이는 

것은 기어 본체의 1-0 모드의 vibration 을 나타낸 

다. 실험치의 분석은 Sensor (Accel erometer f Gap 

sensor ) 로부터 측정된 signal 을 녹음한 다음, Di

gital s ignal analyzer 를 통하여 분석 을 했 다.

Fig.11 에서는 실험에서 얻은 각 방향의 acceler- 

ation 의 peac value 와 이론에서 구한 값을 plot 
한 것이다. 이를 보면 이론치와 실험치의 값이 커다 

란 차이 없이 같은 정도로 경 향이 일치 되어 간다 

Fi 官.12 에서 profile error 가 변히•하면서 acce 1 era- 

tion 의 변화가 어떻게 되는지 를 이 론적 으로 보여주 

고 있다. pro f i I e error 가 증가하변 acc e 1 era t ion 

도 증가함을 알 수 있고, 거의 비례적인 관계를 볼 

수 있다.

W■•결 론

Spur gear system이 구농될 때 , 파농기 어의 동적 특 

성을 파악하기 위해 model 을 세우고 이 론적으로 운 

동 방정식을 세우고 그것을 수지해석적 방법으로 풀 

어 보았고 실험을 통하여 비교했다. 이온에서 gyro

scop i c effec「와 pro file error 는 고려했다. 4 개의 

관성체로 이루어진 계에 대한 해석과 실험으로 다음 

과 같은 결론을 얻었다.

1) system 에서 농력전달에 사용되고 있는 기어의 세 

방향 진동은 서로 연관지어져 있으며, 그 중 전신 

방향의 진동이 굉장히 큰 값을 가지므로 접선 방 

향 진동만 안정하다면, 축 방향과 축의 직각방향의 

진동은 따라서 안정하게 된다.

2) 작용선을 따라 기어의 prof i 1 e error 를 cos ine 
함수로 가정한 결과 실험과 잘 일치하고 있어 

error 의 양을 시 간과 tooth m esh frequency 의 

cosine 함수로 전개한 笠현이 타당함을 알 수 있다.

3) 치 차의 tooth pro file error 가 증가함에 따라 

vibration 도 증가한다. error 가 50% 증가하면서 

acceleration 양은 20 ~ 30%정도 증가항을 알 수 

있어 error 의 증가와 acce 1 er a t i on 의 증가는 밀 

접한 관계를 가진다.

4) 치 차 이 빨의 강성 변 화를 시 간고｝ tooth mesh f re- 

quency 의 삼각함수로 전개하여 푼 것과 실험이 잘 

일치하고 있다.

5) Load 가 가해 지 는 플라이 휘 일이 달린 곳까지 베 

어림 지지점에서 거리가 멀지않고 지 지점간의 간격이 

좁은 경우에 gyroscop i c effect 는 고려하지 않아 
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Gear Dimens ion , Mass 
Cond i t i on of Gear Operat i on 
& Tooth Generat ing Condi t ion

Fig, 4 Flow Chart

Fig.5 PSD of the acceleration i n a ci rcumf er
ent i al direction：experimental result

= 250Hz

Fi응.6 PSD of the acceleration in a ci rcurnfer- 
ent i a I directi on calculation result 
a)f = 250 Hz

Su'卜、、 

scrip

Polar moments 
of . inert ia

(抻配)

Diametral 
moment of 
inert i a 物rf)

Mass (四)

1 0.0418359 0.0217721 8.36719
2 0.059765b 0.0323731 11.95312
G 0.0361602 - 7 .23198
P 0.0015456 1.19787

EL = 15159.58968 Nnf
Ks = 213540009.3 N/m

Tab 1 e 1. Vai ues of the parameters Fig . 7 PSD of the acce lerati on i n a radial
di rec t ion ： exper imental resul t a)t — 250Hz

case

enval
Separat ion Single 

contact
Double 
contact

L 97960.60 13898013.30 27735984.50

人2 0 61743.44 61861.42

& 1870809.12 1943430.99 2017487.49

4 725827.14 721474.20 722306.42
馬 116286,53 109307.23 109403.86
% 7815.03 7701.11 7712.11
石 741018.51 731637.37 732142.49

人8 0 0 0

Fig. 8 PSD of the acceleration i n a radial 
di rect ion： c Iculated resu 11 s(= 250Hz

Tab 1e 2. Eigenva1ues of system
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