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1. 서  론

기어의 동적 거동을 이해하고 분석하는 것은 기어 

시스템(기어-샤프트-베어링)의 소음과 내구 성능을 만

족시키기 위한 설계에 있어 필수적이다. 일반적으로 

기어 시스템에서 진동은 기어의 정적 전달오차(static 
transmission error, STE)가 가진력으로 작용하여 발

생한다. 동적 상태에서 STE가 공진점 부근에서 증폭

이 되어 매우 큰 전달오차를 유발시키고 이것을 흔히 

동적 전달오차(dynamic transmission error, DTE)라
고 한다. DTE가 결국 기어 시스템에 동적 부하 및 

응력을 가중시켜 기어 뿐만 아니라 샤프트, 베어링 

등의 피로 내구 수명을 감소시키는 주요 원인이 된다. 
더욱이 동적 상태에서 기어의 high frequency mesh 
force가 샤프트와 베어링을 통해 기어 박스 하우징에 

전달되어 structure-bone 기어 와인 노이즈를 유발시

킨다. 따라서 기어박스 설계에서 소음과 내구 수명을 

만족시키기 위해 기어 진동을 줄이는 연구가 많이 진

행되고 있다. 이러한 측면에서 헬리컬 기어가 스퍼 

기어 보다 더욱 선호되고 있으며 자동차, 항공, 및 풍

력발전 등 기계 산업 전반에 걸쳐 광범위하게 사용되

고 있다. 보통 스퍼 기어는 강한 비선형 특성으로 인

해 DTE 크기가 아주 큰 것으로 알려져 있다(1~4). 반

면에 헬리컬 기어는 STE가 작고 기어 mesh stiffness
의 변동량이 작아 결과적으로 DTE 크기가 스퍼 기어
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ABSTRACT

In this study, a dynamic model of a parallel-axis helical gear system is developed. A linear 
time-invariant dynamic model of a gear system is proposed. This model is constructed by using a 
three-dimensional model of a helical gear pair as the beam element in combination with a finite ele-
ment shaft structure. Bearing flexibility is included in the model as a linear spring, and the torsional, 
transverse (line of action), rotational, and axial vibratory motions of the gear pair are also 
considered. For the gear pair model, the static transmission error is regarded as the excitation of the 
gear mesh, under the assumption that the gear mesh stiffness is a constant value. To validate the 
proposed model in predicting gear vibratory motions, the experimental results of the helical gear sys-
tem are presented and compared with the predicted results. The predicted results are found to agree 
well with the experimental results in terms of natural frequencies and forced vibrations.
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에 비해 월등히 작아 소음과 내구성 측면에서 유리하

다. 그러나 헬리컬 기어는 스퍼 기어 보다 상대적으로 

진동의 크기는 작으나 헬릭스 앵글(helix angle, β )로 

인해 축력이 발생하여 베어링 타입과 용량 선정에 추

가적인 노력이 필요하다. 또한 기어 mesh force의 축 

방향 성분이 tilting moment를 유발시키고, 이를 지지

하기 위해 추가적으로 기어 바디, 샤프트, 베어링에 더 

큰 강성을 갖도록 설계해야하는 어려움이 존재한다. 
다시 말해, 스퍼 기어 보다 진동량은 작지만 헬리컬 

기어의 경우는 헬릭스 앵글로 인해 3차원 기어 진동을 

모두 고려한 설계를 해야 함을 의미한다. 이러한 헬리

컬 기어의 3차원적인 거동의 중요성에 대한 연구가 학

계에 발표된 바가 있다(5~14). Neriya, S. V. et al.(5)의 경

우 헬리컬 기어는 각 torsional, flexural, rotational, 그
리고 axial 방향으로 진동이 서로 커플링(coupling)되
어 있음을 보여줬다. Kahraman, A.(6)는 헬리컬 기어

의 coupling 모드 해석을 위해 샤프트와 베어링의 

flexibility를 고려하였다. 이를 통해 축 방향의 진동 

값을 예측하였다. Kubur, M. et al.(10)은 유한요소법

을 적용한 샤프트 모델을 기어 동역학 모델과 접목하

여 샤프트의 치수(길이)와 베어링 강성이 기어 진동

에 미치는 영향을 연구하였다. Zhang(11)은 헬리컬 기

어 시스템의 수학적 모델을 고안하였다. 기어, 베어

링, 샤프트의 강성을 고려하여 기어의 편심 오차가 

헬리컬 기어의 동적 거동에 어떠한 영향을 미치는지 

연구하였다. 또한, Zhang, H. et al.(12)은 원심 압축기

(centrifugal compressor)의 회전체 시스템을 유한요

소법을 이용한 동역학 모델을 제시하였다. 헬리컬 기

어의 치 강성을 상수 값과 가변(time-varing) 값을 가

질 때의 두 경우로 나누어 연구를 진행하였고, 각각

의 경우에 대하여 베어링의 감쇠비가 시스템 진동에 

미치는 영향에 초점을 맞추었다. Yan, M. et al.(13)은 

Zhang, H. et al.(11~12)의 기어 시스템 동역학 모델과 

ANSYS 소프트웨어를 결합하여 헬리컬 기어의 동적 

거동을 연구하였다. 기어 치의 상대 변위는 ANSYS 
소프트웨어를 이용하여 계산하였고 그 값을 기어 해

석 모델에 접목하여 기어의 3차원 진동 모델을 개발

하였으며, 기존 연구(10~12) 방법들과 Yan, M. et al.(13)

이 개발한 모델의 해석 결과를 비교함으로서 해석 모

델의 유효성을 간접적으로 보여주었다. 실험적 방법

으로 Kang, M. et al.(14)은 가속도계를 이용한 기어시

스템의 3차원 진동 계측 방법을 개발하여 헬리컬 기

어 시스템에 적용하였다. 그 결과 헬리컬 기어의 진

동은 torsional, transverse, rotational, 그리고 axial 방
향으로 모두 커플링이 되어 있음을 실험적으로 보여

주었다. 실험 결과를 통해 헬리컬 기어의 동역학 모

델은 3차원에서 다뤄야 한다고 강조하고 있다.
해석 모델의 유효성 검증에 대한 연구는 Kubur, 

M. et al.(10)의 사례에서 찾아볼 수 있다. 모델 검증을 

위해 가속도계를 이용하여 헬리컬 기어 시스템에 대

한 DTE를 측정하였고 그 실험값을 기어의 3차원 진

동 예측 모델의 해석 값과 비교함으로서 해석 모델의 

유효성을 검증하였다. 그러나 이러한 비교는 기어 해

석 모델의 torsional 방향의 진동 예측에 대한 유효성

은 보여주었으나 transverse와 rotational 방향에서의 

유효성을 보여주기에는 부족한 측면이 있다. 
이상의 연구를 통해 헬리컬 기어의 3차원 동적 거

동을 예측하기 위한 해석 모델에 대한 연구는 있지만 

3차원 방향에서의 진동 예측값을 실험값과 비교하여 

기어 동역학 해석 모델의 유효성을 검증한 사례는 아

직까지 보고 되지 않았다. 따라서 이 연구는 헬리컬 

기어의 3차원 진동 예측을 위한 동역학 모델을 개발

하고 실험값과 비교함으로서 모델의 유효성을 검증하

고자 한다. 또한 해석 모델에 적용된 가정이 효과적

임을 보여주고자 한다. 이 연구에서는 기존 연구(14)에

서 측정된 헬리컬 기어의 동적 특성이 선형적으로 거

동한다는 결과를 참조하여 헬리컬 기어 시스템을 

LTI(linear-time invariant) 시스템으로 간주하였다. 
일반적으로 스퍼 기어는 기존 사례(1~4)에서 보고된 바

와 같이, 공진점 부근에서 공진 곡선의 discontinuity
가 두드러지게 관찰된다. 이것은 기어 시스템의 대표

적인 비선형 거동을 의미한다. 그러나 이러한 비선형 

거동은 헬리컬 기어에서는 아주 드문 현상으로 헬리

컬 기어 시스템은 일반적으로 선형성을 가진다고 알

려져 있다(6~14). 따라서 기어의 비선형 거동을 유발 시

키는 백래쉬(backlash)는 이 연구에서는 고려하지 않

았고 이와 같은 이유로 기어 치 강성 값을 상수인 선

형 스프링으로 간주하였다. 
헬리컬 기어 시스템에서 gyroscopic moment는 일

부 공진점의 위치와 공진 크기에 아주 적은 영향을 미

친다고 알려져 있다(15). 따라서 이 연구에서는 기어 바디

와 샤프트 모델은 오일러 빔 요소(Euler’s beam ele-
ment)를 이용하였고 gyroscopic moment와 shear de-
formation은 고려하지 않았다. 또한, 베어링의 flexibility
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를 반영할 수 있도록 모델링하였다.
이 연구의 주요 특징으로, 기존 연구 Kubur, M. et al.(10), 

Zhang, H. et al.(11~12), Yan, M. et al.(13)에서는 기어 

바디를 강체로 가정하여 lumped mass로 모델링을 하

였으나, 이 연구에서는 기어 바디를 변형체로 간주하

여 샤프트 요소와 같은 빔 요소로 모델링하였다. 이는 

공진점 예측의 정확성을 높이기 위함이며 다음 장에 

기존 연구와 그 차이점을 자세하게 소개하였다.

2. 해석 모델

2.1 헬리컬 기어 모델

Fig. 1는 헬리컬 기어 쌍의 피니언(pinion, p)과 기

어(gear, g)를 3차원적으로 모델링하는 방법을 보여주

고 있다. 두 헬리컬 기어의 바디는 기어 접촉면의 법

선 방향으로 선형 스프링 k를 이용하여 연결 된다고 

가정한다. STE( ( )tδ )가 변위 가진원으로서 스프링과 

같은 방향으로 연결되어 있고 기어의 상대 위치는 

Fig. 1에서 보는 바와 같이 α 와 ψ 로 정의할 수 있다. 
또한 두 기어는 x, y, z방향으로 평면(translate) 운동을 

할 수 있고 회전축 xθ , yθ , zθ 에 대해 회전(rotate) 
운동이 가능하도록 모델링 되었다. 따라서 기어 한 개

는 6자유도계를 가지므로 기어 쌍은 총 12자유도계를 

갖는다. 피니언(p)의 운동방정식은 식 (1)과 같다.

( ) cos cos ( ) 0+ β ψ =p pm y t k p t  (1a)

( ) cos sin ( ) 0,+ β ψ =p pm x t k p t (1b)

( ) sin ( ) 0− β =p pm z t k p t (1c)

( ) sin cos ( ) 0θ + β ψ =
p yp pI t kr p t (1d)

( ) sin sin ( ) 0,θ + β ψ =
p xp pI t kr p t (1e)

( ) cos ( )θ + β =
p zp p pJ t kr p t T           (1f)

p(t)는 기어 접촉면 법선 방향에서 기어 mesh의 상

대 변위를 의미하며 식 (2)와 같이 표현할 수 있다. 

( ) [( )cos ( )sin ]cos
[ ]cos

[( )cos ]sin
[( )sin ]sin ( )

p g p g

p zp g zg

p yp g yg

p xp g xg p g

p t y y x x

r r

r r

r r z z t

= − ψ + − ψ β

+ θ + θ β

+ θ + θ ψ β

+ θ + θ ψ − + β − δ

 

(2)

식 (1)에서 pT 는 입력 토크를 의미한다. 이 연구에

서는 modal summation 테크닉을 이용하여 강제 진

동 응답을 계산할 때 일정한 감쇠비(damping ratio)를 

적용함으로 운동 방정식에는 감쇠(damping) 요소가 

표현되지 않는다. 이와 마찬가지로 기어에 대한 운동 

방정식도 다음과 같이 세울 수 있다.

( ) cos cos ( ) 0,− β ψ =g gm y t k p t (3a)

( ) cos sin ( ) 0− β ψ =g gm x t k p t (3b)

( ) sin ( ) 0,+ β =g gm z t k p t (3c)

( ) sin cos ( ) 0θ + β ψ =
g yg gI t kr p t (3d)

( ) sin sin ( ) 0θ + β ψ =
g xg gI t kr p t (3e)

( ) cos ( )θ + β =
g zg g gJ t kr p t T               (3f)

여기서 gT 는 입력 토크에 대한 리엑션 토크를 의미

한다. 식 (1)과 식 (3)에서 jm , jI , jJ 는 기어 j(j= 
p(pinion), g(gear))의 질량 및 질량 관성모멘트를 의

미하며, β 는 헬릭스 앵글, jr 는 기어 j의 기초원 반

 

Fig. 1 A three-dimensional dynamic model of a helical
gear pair
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지름을, k는 평균 기어치 강성(averaged mesh stiff-
ness) 값을 의미한다. 강성 값은 load distribution 
program (LDP)(16)로부터 계산된 값을 이용한다. 여기

서 가진원으로서 ( )δ t 가 상대 변위 p(t)안에 포함되

어야 함을 주목해야 한다. 또한 피니언과 기어에 대

한 변위 벡터는 식 (4)로 정의된다.

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) = θ θ θ 
T

j j j j yj xj zjt y t x t z t t t tq (4)

따라서 식 (1) ~ (3)으로부터 기어 쌍에 대한 12×12 
커플링 행렬 K 를 얻을 수 있다.

11 12

12 22

 
=  
  

K K
K

K K
(5)

다음으로, 기어 쌍의 강제 진동 외력 벡터는 식 (6)
과 같이 정의 된다.

( ) ( ) , ( ) ( )
p g

p g

p g

c c c c
c s c s
s s

t k t t k tr s c r s c

r s s r s s

r c r c

β ψ − β ψ   
   β ψ − β ψ   
   − β β   = δ = δ   β ψ β ψ
   
   β ψ β ψ
   

β β      

f fp g (6)

식 (6)에서 s는 sin을 c는 cos을 의미한다. 따라서 

기어 쌍의 운동방정식은 식 (7)과 같이 행렬 형식으로 

표현할 수 있다.

11 12

12 22

( ) ( )
( ) ( )

         +       
            





p p p
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이 연구에서 공진점 예측의 정확성을 높이기 위하

여 기어 바디를 변형체로 가정하였고, 샤프트 모델링 

방법과 같은 오일러 빔 요소를 이용하여 모델링하였

다. 반면에 기존 연구(10~13)에서는 기어 바디를 강체로 

가정하였고 기어 바디의 질량은 lumped mass 방법을 

이용하여 모델링 하였다. Fig. 2에서는 기존 연구(10~13)

와 이 연구에서 사용된 헬리컬 기어 바디 모델링의 

차이점을 설명하기 위해 샤프트의 형상을 단순화 시

켰으며 진동 가진원인 STE는 표기를 하지 않았다. 
Fig. 2(a)는 이전 연구의 기어 바디 모델링 방법을 보

여주고 있다(10~13). 기어 바디를 강체로 가정하였기 때

문에 기어 바디에 대한 강성 행렬은 따로 정의되지 

않으며 기어의 질량 전부를 기어 노드에 집중시켰다. 
따라서 식 (7)에서 질량 행렬은 기어 바디를 lumped 
mass로 모델링할 때의 경우를 의미한다. 또한, 위 방

법에서는 피니언과 기어의 노드를 선형 스프링(평균 

치 강성 값: k ) 한 개를 사용하여 기어와 피니어 샤

프트를 연결한다. 반면에, 이 연구에서는 Fig. 2(b)에
서와 같이 기어 바디를 빔 요소로 가정함으로서 기어 

바디를 12×12 강성 및 질량 행렬로 정의할 수 있다. 
따라서 이 연구에서는 식 (7)의 질량 행렬은 0이 되며 

기어 바디의 질량은 샤프트 모델에서 따로 정의가 된

다. 또한 각 기어는 빔 요소 한 개로 정의되기 때문에 

두 개의 노드가 서로 커플링이 되어야 한다. 따라서 

피니언과 기어의 첫 번째 노드는 평균 치 강성의 반

값( 0.5k )을 갖는 선형 스프링으로 연결되고 이와 같

(a) A lumped mass method

(b) A beam element method

Fig. 2 The comparison of gear body models
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은 방식으로 피니언과 기어의 두 번째 노드도 연결이 

된다. 따라서 기어 바디를 변형체로 모델링 할 수 있

으며 lumped mass를 이용한 방법보다 공진점 예측에 

있어 조금 더 정확성을 높일 수 있는 특징이 있다. 위 

기어 바디를 모델링하기 위해 사용된 강성 및 질량 

행렬은 Meirovitch, L.(17)에서 참조하였고 각 행렬의 

요소 성분은 2.2절 샤프트 모델 섹션에서 자세하게 

기술되었다.

2.2 샤프트 및 베어링 모델 

샤프트 모델링을 위한 빔 요소는 식 (8a,b)에서와 

같이 12×12 강성(Ki) 행렬과 질량(Mi) 행렬로 표현할 

수 있다. 

11 12 11 12

22 22
,

. .
i i i i

i i
i isym sym

   
   
      

K K M M
K = M =

K M
(8a,b)

위 식 (8a)에서 강성 행렬 Ki는 K1, K2, K3의 합으

로 표현할 수 있으며 각 행렬 요소 K1, K2, K3는 식

(9a~c)로 정의된다.
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여기서 은 빔의 길이를 의미하며 E는 종탄성계수, 
G는 횡탄성계수, A는 빔의 단면적, aI 는 단면 2차 

모멘트, 그리고 aJ 는 단면 극관성 모멘트를 의미한

다. 강성 행렬과 같은 방식으로 식 (8b)에서 질량 행

렬 Mi는 M1, M2, M3의 합으로 표현할 수 있으며 각 

행렬 성분은 식 (10a~c)으로 정의된다
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또한, 식 (10a~c)에서 m은 단위 길이당 질량을 의

미하며, mI 은 질량 관성 모멘트, mJ 은 질량 극관성 

모멘트를 의미한다.
기어-샤프트-베어링의 전체 시스템은 Fig. 3에서 와 

같이 모델링하였다. 샤프트 모델링은 식 (9), (10)으로 

정의된 빔 요소를 이용하였고 베어링은 빔 요소 노드

(node)에 스프링(6×6 강성 행렬)을 연결하는 방법을 

이용하였다. 예를 들어, 샤프트가 n개의 빔 요소로 모

델링 된다고 가정할 때, 식 (8a,b)의 i는 i번째 위치한 

빔 요소를 의미한다. 따라서 샤프트 전체를 모델링하

기 위해서는 n개의 빔 요소를 식 (11a,b)와 같이 중첩

하여 연결함으로서 피니언 및 기어와 연결된 샤프트

를 강성 및 질량 행렬로 모델링할 수 있다. 
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식 (11a,b)에서 아래 첨자 sj는 피니언 샤프트(sp)와 

기어 샤프트(sg)를 의미한다. 마지막으로 두 개의 샤

프트는 식 (12a,b)와 같이 결합되어 시스템의 전체 자

유도가 여기서 결정된다.

,sp sp
s s

sg sg

   
   
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K 0 M 0
K = M =

0 K 0 M
 (12a,b)

또한 베어링의 flexibility를 묘사하는 가장 일반적

인 방법은 베어링 강성 행렬을 식 (13)과 같이 정의하

고 샤프트 강성 행렬에 합 함으로써 베어링을 모델링

할 수 있다.

0
yi xibi yi xi ziDiag k k k k kθ θ

 =  K    (13)

2.3 시스템 운동방정식과 방정식 풀이

지금까지 정의된 기어, 샤프트, 베어링의 강성 및 

질량 행렬들을 비감쇠 전체(global) 시스템의 강성 및 

질량 행렬 형식으로서 식 (14)와 같이 주어진다. 

( ) ( )t tMq  + Kq  = F ( )t                        (14)

식 (14)의 q(t)는 시스템의 모든 자유도를 포함하는 

변위 벡터이고 F(t)는 식 (6a,b)에서 정의된 바와 같이 

( )tδ 의 함수로 정의되는 외력 벡터이다. 또한, 가진원 

( )tδ 는 Fourier 시리즈 형식으로 표현할 수 있다.

1
( ) cos( ),

N

i
i m it H i t

=
δ = ω + ϕ                  (15)

식 (15)에서 iH 와 iϕ 는 ( )tδ 의 i-th 하모닉 성분

의 크기와 위상을 의미한다. 식 (14)의 응답을 구하기 

위해 우선 F(t)=0으로 설정하여 자유진동해석을 실시

한다. Eigen-value problem으로부터 고유진동수( λω )
와 고유벡터( λQ )값을 계산한다. 그리고 식 (15)에서 

가진원 ( )tδ 의 각 i-th 하모닉 성분들에 대한 강제 응

 

Fig. 3 Dynamic model of the helical geared-shaft- 
bearing system
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답의 합은 최종적으로 modal summation 테크닉을 

이용하여 구할 수 있다. 따라서, 정상상태의 강제 응

답은 식 (16)을 이용하여 계산할 수 있다.

) 
1 1

( ) ( ) cos(
NdofN

i
i m i m it k j H i t

= λ=
λ= Θ ω ω + ϕ q F  

(16)

여기서 F 는 F(t)의 크기이고, iλΘ 는 dynamic com-
pliance로서 식 (17)과 같이 정의된다.

2 2 2( )
( ) (2 )i m

m m
j

i j i

Τ
λ λ

λ
λ λ

Θ ω =
ω − ω + ζω ω

Q Q       (17)

ζ 은 감쇠비를 의미하며 이 연구에서는 시스템의 

natural modes에 대한 감쇠비는 모두 상수로 가정하

여 해석을 진행하였다.

3. 해석 결과 및 모델 유효성 검증

이 연구에서는 해석 모델을 검증을 위해 기존 연구

에서 수행한 실험 결과(14)와 해석 결과를 비교함로서 

해석 모델의 유효성을 검증하고자 한다. Fig. 4는 가

속도계를 이용하여 헬리컬 기어의 3차원 진동 값 계

측에 사용한 장비이다(14). 주요 특징으로는 일정한 토

크 값이 순환되는 back-to-back 타입이며 리액션 기

어박스에서 발생하는 기어 진동을 절연하기 위해 두 

기어박스를 길이가 긴 샤프트, 대형 플라이 휠, 그리

고 elastomer 커플링으로 연결하였다. Fig. 5는 단축

과 삼축 가속도계를 샤프트 플랜지(flange)에 설치한 

상태를 보여주고 있으며(14), Fig. 6은 실험에 사용된 

헬리컬 기어로 기어비 1:1, 헬릭스 앵글 25.23° , 압

력각 18.22° , 치직각 모듈 2.714 mm, 물림률 2.75의 

제원을 가진다(14). 가속도계를 이용하여 3차원 진동을 

계측하는 구체적인 방법은 이전 연구(14)에 자세하게 

기술되어 있다.
이전 연구(14)에서는 기어의 3차원 진동 계측 방법

을 통해 torsional(DTE), transverse( LAq ), rotational
( ψ) 그리고 axial( Z ) 방향의 기어 진동을 계측하였

다. 우선 DTE는 torsional 방향의 진동과 아주 밀접

하게 연관되었다. 이러한 이유는 가속도계의 tor-
sional 성분을 계측하여 작용선(line-of-action)상의 전

달오차를 계산하기 때문이다. 따라서 DTE는 tor-
sional 방향의 진동으로 이해된다. 두 번째로, 기어 접

촉은 작용선상에서 일어나기 때문에 기어 바디 전체

가 작용선 방향으로 진동을 한다. 따라서 삼축 가속

도계의 원주 방향의 성분들을 계측하여 작용선상의 

진동 LAq 을 계산하였고 이는 transverse 방향의 진동

으로 정의된다. 세 번째로 헬릭스 앵글로 인한 기어 

바디의 rotational 진동 ψ는 Fig. 1에서 정의된 xy 평
면에 놓인 임의의 축(샤프트 중심을 통과)에 대한 회

전 진동으로 정의하며 그 축은 가속도 센서 위치로 

결정된다(14). ψ는 삼축 가속도계의 z방향(축방향)의 

 
Fig. 4 The gear dynamics test machine used to im-

plement the measurement 

Fig. 5 The test helical gear pair formed by a pinion
with three tri-axial accelerometers and a gear 
with two un-axial accelerometers

 
Fig. 6 The test helical gear pair used in the previous 

study
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성분들을 이용하여 계산할 수 있다. 위와 유사하게 

헬릭스 앵글로 인해 기어가 axial(샤프트 축 방향) 방
향으로 기어가 진동을 하며 가속도계의 z방향의 성분

으로 계측할 수 있으며 여기서는 Z 로 표기하였다.
섹션 2에서 기술한 해석 방법을 이용하여 헬리컬 

기어-샤프트-베어링 시스템을 모델링하였다. 해석 조

건으로는 실험과 똑같은 외력 토크 100 Nm를 인가하

였고 기어의 회전속도는 500 r/min부터 4500 r/min까

지 50 r/min간격으로 정상상태의 강제 진동 응답을 각 

RPM별로 예측하였다. 기어 모델링에서 변위 가진원 

STE값은 기어 해석 프로그램(LDP)(16)에서 산출된 값

을 이용하였고 1차~3차 하모닉 성분까지 반영하였다. 
Fig. 7(a~d)는 헬리컬 기어 시스템에서의 DTE, LAq , 
ψ, Z 의 해석결과를 각각 나타낸다. Fig. 7에서 보이

는 바와 같이 1271 r/min, 3144 r/min, 3948 r/min에

서 공진이 발생하는 것으로 계산되었고 이 공진점을 

고유진동수로 환산하며 각각 1058 Hz, 2620 Hz, 
3290 Hz이다. 해석 결과를 토대로 헬리컬 기어의 진

동은 서로 다른 방향의 진동과 강하게 커플링이 되어 

있음을 알 수가 있다. 첫 번째 공진점(1271 r/min)에
서는 DTE와 ψ가 강하게 커플링이 되어 있다. 특히 

이 모드에서는 ψ가 더욱 지배적임을 알 수가 있다. 
더욱이 두 번째(3144 r/min)와 세 번째(3948 r/min) 
공진점에서는 DTE, LAq , ψ, Z 가 모두 커플링이 

되어 진동이 발생하고 있음을 알 수가 있다. 이것은 

헬리컬 기어가 동적 상태에서 3차원적인 거동을 하고 

있고 여러 방향의 진동들이 서로 커플링이 되어 진폭 

되고 있음을 보여준다. 
Fig. 8(a~c)에서는 각 고유진동수에서의 고유모드를 

보여주고 있다. 고유모드를 이용해 위 공진점들에 대

(a) 1058 Hz

(b) 2620 Hz

(c) 3290 Hz

Fig. 8 Predicted natural mode shapes

(a) DTE

(b) LAq

(c) ψ

(d) Z

Fig. 7 The predicted responses of the helical gear pair
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한 추가적인 분석을 하면 두 번째 고유진동수(Fig.
8(b))에는 torsional과 transverse 모드가 지배적이기 때

문에 DTE 진동값이 세 공진점 중에서 제일 크다. 세 

번째 고유진동수(Fig. 8(c))에서는 torsional과 trans-
verse 모드에 비해 rotational 모드가 더 지배적이다. 
ψ 진동값이 두 번째 고유진동수에 진동값 보다 작

지만 rotational 모드로 인해서 DTE 진폭값에 큰 영

향을 준 것으로 해석할 수 있다. 
해석 결과를 바탕으로 헬리컬 기어의 진동은 3차원

적으로 고려하는 것이 필요하며 서로 다른 방향의 진

동들이 서로 강하게 커플링이 되어 있음을 예측할 수

가 있다.
다음으로 해석결과와 실험 결과의 비교를 통해 해

석 모델의 유효성을 보여주고자 한다. 두 결과를 비

교 분석하기 전에 헬리컬 기어의 동적 특성이 선형적

임을 설명하기 위한 목적으로 스퍼 기어의 동적 거동 

특성을 우선 간략하게 설명하고자 한다. Fig. 9는 가

속도계를 이용하여 스퍼 기어의 DTE를 측정한 결과

이다(14). 스퍼 기어는 일반적으로 비선형성이 강한 시

스템으로 알려져 있다. 여기서 말하는 비선형이란 기

어의 속도를 올려가면서 측정한 DTE와 반대로 속도

를 줄이면서 측정한 DTE값이 서로 같지 않음을 의미

한다. 즉, Fig. 9에서 보는 바와 같이 speed-up 조건인 

경우에 주 공진점 2750 r/min에서 급작스럽게 진폭의 

크기가 커지고 반대로 speed-down 조건에서는 주 공

진점은 2500 r/min으로 옮겨지고 진폭이 크기 또한 

급작스럽게 작아진다. 이 현상은 공진점 부근에서 기

어 접촉이 순간적으로 떨어지는 tooth-separation을 

의미하고 스퍼 기어의 대표적인 비선형적인 거동이

다. 그러나 Fig. 10(a)에서 헬리컬 기어의 DTE 실험 

결과를 보면 스퍼 기어와는 다르게 선형시스템의 일

반적인 공진 곡선을 보여준다. 즉, 스퍼 기어에서 관

찰되는 진폭의 jump-up과 jump-down discontinuity 
현상이 발생하지 않는다. Fig. 10에서 측정된 DTE 결
과와 기존 연구 사례(10~13)의 결과를 바탕으로 헬리컬 

기어를 선형 시스템으로 가정하는 것이 타당함을 보여

준다. 따라서 이 연구에서 제시한 헬리컬 기어 시스템 

모델에서 1) 백래쉬의 영향성 미고려, 2) time-varing 
기어 치 강성을 평균 기어 치 강성(상수)으로 설정한 

가정들이 합리적임을 보여준다. 백래쉬와 time-varing 

 
Fig. 9 Measured DTE amplitudes with a spur gear 

pair

(a) DTE

(b) LAq

(c) ψ

(d) Z

Fig. 10 Comparisons of the measured and predicted 
responses of the helical gear pair

Table 1 Comparison of natural frequencies for measured 
and predicted results of the helical gear system

Natural 
mode f1 f2 f3 Unit

Experiment
1200 3350 3900 r/min
1000 2791 3250 Hz

Analysis
1271 3144 3948 r/min
1059 2620 3290 Hz

Error +5.9 -6.1 +1.2 %
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기어 치 강성을 고려한다면 해석 모델의 정확성을 어

느 정도 높일 수 있으나 헬리컬 기어의 전체적인 동적 

거동을 예측하기 위한 필수 요건은 아니며 그러한 인

자들을 무시하여도 충분히 유효한 예측 결과를 얻을 

수 있다고 볼 수 있다. 기존 연구 사례(15)를 통해서도 

위와 같은 내용을 확인할 수가 있다.
Fig. 10에서 실험결과를 보면 해석 결과와 유사하

게 공진점이 1200 r/min, 3350 r/min, 3900 r/min에서 

측정되었다. 여기서 해석 모델의 유효성을 정량적으

로 나타내기 위해 각 공진점에 대한 진동수 차이를 

Table 1에 정리하였다. 실험 결과를 참 값으로 가정하

였을 때, 해석 모델은 공진점 예측에 있어 1.2 %에서 

최대 6.1 %에 오차를 가지고 있음을 나타낸다. 이는 

해석 모델이 고유진동수 예측에 신뢰성을 가지고 있

다고 볼 수 있다. 
Fig. 10(a)의 DTE 값을 비교해 보면 해석 결과가 

측정 결과의 공진점과 진폭의 크기와 거의 유사함을 

볼 수가 있고 전체적인 정상상태 응답 곡선이 형태도 

매우 유사하다. Fig. 10(c)에서 ψ의 해석 결과도 실

험 결과와 매우 흡사하게 공진 곡선을 예측하고 있음

을 보여준다. Fig. 10(b)에서 첫 번째 공진점에서 측

정된 LAq 와 해석 결과의 진폭의 크기가 다름을 볼 

수가 있는데, 이것은 해석 모델에서 감쇠비를 상수로 

가정하였기 때문에 발생하는 오차일 것으로 추정할 

수가 있다. 축 방향 진동(Z)은 실험과 해석 결과 모두 

전반적으로 진폭이 크기가 작음을 보여주고 있다. 
LAq 와 유사한 이유로 두 번째 공진점에서 진폭의 크

기가 다르게 예측되었다. 
실험과 해석 결과를 통해 3차원적 진동 특성은 헬

리컬 기어가 내재하는 고유한 특성이며, 더 나아가 

두 결과 모두 헬리컬 기어의 해석 모델링은 3차원으

로 수행되어야 함을 제시한다. 따라서 이 연구에서는 

기어 진동의 3차원 해석 모델을 개발하였고 실험과 

해석 결과 비교 분석을 통해 해석 모델의 유효성을 

보여 주었다.

4. 결  론 

이 연구에서는 헬리컬 기어의 동역학 해석 모델을 

제안하였고 실험결과와 비교분석을 통해 해석 모델의 

유효성을 검증하였다. 기어 물림을 3차원으로 모델링

을 하였고 기어 바디는 오일러 빔 요소로서 12×12 

강성 및 질량 행렬로 모델링하였다. 샤프트의 flexi-
bility를 고려하기 위해 유한요소법을 적용하여 모델

링을 하였다. 마찬가지로 베어링의 flexibility는 샤프

트 빔 요소 노드에 스프링으로 연결하는 방법으로 모

델링하였다. 헬리컬 기어의 동역학 모델은 선형시불

변(linear-time invariant) 시스템으로 가정하였는데, 
이것은 이전 실험 결과(14)와 기존 연구 사례(10~13)를 

통해 그 가정의 타당함을 확인할 수 있었다. 여기서 

제안한 헬리컬 기어의 진동 해석 모델은 기어의 3차

원 진동을 실제와 매우 근접하게 예측 할 수 있음을 

해석-실험간 결과 비교를 통해 보여주었다. 공진점 예

측에 있어 실험 결과를 참값이라고 할 때 해석 모델

의 결과가 최대 6.1 %이내로 예측할 수 있음을 확인

했으며, 이를 통해 해석 모델이 유효함을 보여주었다. 
또한, 기어치 강성값을 상수로 가정하고 STE를 변위 

가진원으로 가정하는 헬리컬 기어 모델링 방법도 유

효한 방법임을 보여주었다. 백래쉬 및 gyroscopic 모
멘트와 같은 다소 복잡한 비선형 요소들이 해석 모델

에 포함 여부가 헬리컬 기어 동적 거동의 예측 정확

성 측면에서 큰 영향을 미치지 않음을 간접적으로 보

여주었다.
이 연구에서 개발한 헬리컬 기어의 동역학 모델은 

실제 기어시스템을 효율적으로 모델링을 가능하게함

으로서 해석 시간 및 비용을 상당히 줄일 수 있는 특

징이 있다. 기어 박스 설계 초기 단계에서 기어, 샤프

트, 베어링 등의 다양한 설계인자를 변수로 하는 run 
many case 해석 모델로 확장하여 진동 측면에서 가

장 바람직한 기본(fundamental) 구조 및 설계 제원을 

효과적으로 찾는데 큰 역할을 할 수가 있다. 
이 연구에서는 기어 동역학 해석 모델의 감쇠비를 

상수로 가정하였다. 진동의 크기의 예측 정확성을 높

이기 위해 이 연구에서 개발한 동역학 모델에 pro-
portional damping 이론을 접목하여 해석 모델을 개

발하고자 한다. 또한 기어 접촉에 의한 마찰력과 

shuttling moment에 대한 영향성을 고려한 헬리컬 기

어의 동역학 모델을 개발하고자 한다.
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