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1. 서 론
잭업장치용랙-피니언(rack-pinion) 파손은대부분절손형태로
일어나며, 주로이뿌리부에발생하는인장굽힘응력에기인한다. 
이러한기어이뿌리부파손문제는기어연구자들의주된관심사이

며 현재도 다양한 굽힘강도 연구들[1]이 수행되고 있다. 
본 논문에서도 잭킹(jacking) 피니언 절손으로 인한 파손 문제
해결의일환으로다접촉, 구름접촉으로인해내마멸특성이탁월
한 RRP (roller-rack and pinion) 시스템[2,3]을고려하였고, 이의
굽힘응력을평가하고자한다. 하지만 RRP 시스템에대한굽힘강
도 해석은 치형계수(tooth form factor) 및 피로응력집중계수

(fatigue stress concentration factor) 등의결정이지난하여아직
보고된바없다. 이에본논문에서는 Lewis 굽힘응력식에기반한

인벌류트치형의치형계수산정과동일한절차로굽힘하중과위험

단면을찾아 RRP 시스템이뿌리부굽힘응력을결정하고자한다. 
또한 ISO 6336, AGMA 2001-D04 규격을이용한인벌류트치형
의 굽힘응력과 RRP 시스템의 굽힘응력 비교평가를 통하여 기존
인벌류트치형기반랙-피니언의치절손문제에대한 RRP 시스템
의 대안 가능성을 확인하고자 한다.

2. 접촉력 및 물림률 
2.1 접촉력
최근 Nowoisky[4]는 보트 리프트용 잭킹 피니언의 굽힘응력에

대하여고찰한바있으며, 이의설계제원과 RRP 시스템의설계제
원을 Table 1에나타내었다. 이때동일잇수, 동일모듈(module), 
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Table 1 Analysis parameters for a jacking pinion

Description
Values

Involute RRP
Module, m 28.578 (mm)

Normal pressure angle 30 (deg) -
No. of pinion teeth, N 8

Roller diameter coefficient, Cr - 1.571

Profile shift coefficient, e 0.1881
Addendum extension factor, β - 1.3333

Contact ratio,  1.117 1.5
Face width, b 127.0 (mm)

Full correction factor, nd 1.0

Input torque, Tin 37.5 (kN·m)

roller 2

roller 3

Roller-rack

Tin

roller 1

Cam pinion

Fig. 1 Initial position of RRP system
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Fig. 2 Comparison of tooth profiles
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Fig. 3 Schematic for contact force determination

동일전위계수(profile shift coefficient), 동일이폭(face width)
을 고려하였다. 

Table 1의 형상설계제원을 기반으로 설계된 RRP 시스템의
초기 접촉형상은 Fig. 1과 같다. 이때, 피니언이 반시계 방향 회
전 시 물림 이탈이 빠른 시간 순서로 롤러들의 접촉번호를 지정

하였다.
Fig. 2는인벌류트치형과 RRP 시스템치형을대비한그림이며, 

RRP 시스템의치형은 인벌류트 치형보다 디덴덤(dedendum)은
감소하고어덴덤(addendum)은증가한형태를보였고, 대부분높
이 구간에 걸쳐 이두께(tooth thickness) 또한 커지는 경향을 보
였다. 따라서 강도설계시두 치형은 상당한차이를가지리라예
측된다.

Fig. 3과같이피니언이입력토크  에의해초기위치로부터

만큼회전을했을때, 의위치에놓인 -번째롤러에서의
접촉력 는일정접촉강성(equal mesh stiffness) 가정하에다음
과 같이 결정[5]할 수 있다.

 









  
   ⋯ (1)

여기서 는모멘트팔, 은피니언과롤러사이의초기접촉개소

그리고 는 -번째롤러의위치각을의미하고각각은다음과같다. 

 












cos ≤   

 
 


≤ 

(2)

   (3)

   (4)

이때 은피니언의잇수, 은모듈, 는압력각, 는피니언의
이 높이를 결정하는 치선연장계수(addendum extension factor), 
[ ]는내림함수(floor function), 는접촉이유지되고힘이작용하
는구간까지의피니언의회전각(roll angle) 그리고 는피치회전

각을 의미한다.

2.2 물림률
물림률(contact ratio, )은어떤한순간에접촉상태에있는평
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Fig. 4 Schematic for contact ratio
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Fig. 6 Schematic for tooth form factor determination 

균잇수로정의하며일반적인인벌류트기어의경우압력각이일정

하므로 물림길이 결정을 통해 이를 쉽게 결정할 수 있으나, 가변
압력각을 갖는 RRP 시스템의 경우 치선연장계수 의 함수로서

≤   인 경우 다음과 같이 물림률을 결정[6]할 수 있다.

   (5) 

Table 1의설계제원에따르면 RRP 시스템은 1.5의물림률을
가지므로동일설계제원의인벌류트랙-피니언물림률 1.117 보다
큰물림률을가짐을알수있다. 이는기어이들이맞물려회전할
때인벌류트치형은 11.7% 물림구간에서두쌍의이가하중을분
담(sharing)하며 88.3% 물림구간에서한쌍의이가하중을전담함
에 비해, RRP 시스템의 경우 50% 구간에서 두 쌍의 이가 기어
전달하중을분담하며, 나머지 50% 구간에서한쌍의이가하중을
전담함을의미한다. Fig. 4는 RRP 시스템의피니언치하나의전
높이에 대해 물림률을 설명한 그림이다.

Fig. 5는 RRP 시스템의접촉력변화를도시한그림이다. 롤러

2가 유효접촉을 시작(Fig. 1 참조)하는 구간부터 하중전담시작지
점 LPSTC (lowest point of single tooth contact)까지는롤러 1, 
롤러 2와 유효접촉을 하는 두 쌍의 치가 하중을 분담하고, 롤러
1이 접촉을 이탈한 후부터 하중전담종료지점 HPSTC (highest 
point of single tooth contact)까지는롤러 2와접촉하는한쌍의
치만이하중을전담한다. 그리고다시 HPSTC 이후부터롤러 2가
접촉이탈을 하기 전까지 롤러 2, 롤러 3과 유효 접촉을 하는 두
쌍의치가하중을분담한다. 이러한하중의주기적변화는기어이
표면피팅(pitting) 및이뿌리부절손의주요원인으로알려져있
다. 일반적으로 기어 이의 피팅은 LPSTC 부근에서 지배적이며, 
기어이절손은단일접촉최고위치인 HPSTC에서의굽힘하중으로
인한 이뿌리 굽힘응력에 기인한다.

3. 이뿌리 굽힘응력
일반적인기어와마찬가지로 RRP 시스템또한 Figs. 4, 5와같
이치한쌍이모든하중을전담하는최악하중점인 HPSTC에서의
굽힘응력 식을 기반으로 굽힘 강도설계를 수행하여야 한다.
즉기어이에내접하는균일강도포물선보(Fig. 6 참조)로부터
치형계수를결정하여다음과같이이뿌리부굽힘응력(tooth root 
bending stress)을 결정 할 수 있다.

 

 (6)

여기서 는  ,  ,  ,  ,   등의 AGMA 또는 ISO 보정
계수들을 고려한 전보정계수(full correction factor), 는단일
접촉 최고위치인 HPSTC에서의 접선력(transmitted tangential 
load)이며, 는피니언의이 폭, 그리고 는굽힘강도 형상계수

(bending strength geometry factor)로 의값을갖는다. 이
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때 는모듈기반치형계수, 는이뿌리부피로응력집중계수를

나타낸다.

3.1 굽힘하중 
RRP 시스템피니언의단일접촉최고위치인 HPSTC에서의접
선력 또는 굽힘하중 는 다음과 같이 결정할 수 있다.

  cos (7)

여기서 는 HPSTC에서의접촉력이며, 하중각(load angle) 는
다음과 같다.

  tan
 

 (8)

이때 는 전위계수를 의미한다.

3.2 치형계수 
인벌류트 치형의 치형계수는 잇수와 압력각의 함수인 반면, 

RRP 시스템의 치형계수는 잇수( ), 전위계수( ), 롤러직경계수
(roller diameter coefficient,  )의 함수이다. 최근 Kwon과
Cha[7]는작도법에의해 RRP 시스템의치형계수결정방법을소개
한 바 있으나, 본 논문에서는 이론적으로 치형계수를 결정하고자
한다.

Fig. 6과 같이 기어 이에 내접하는 균일강도 포물선 꼭지점(T) 
좌표( ,  )는 최악하중점인 HPSTC에서의 작용선(line of 
action)과치중심선과의교점의좌표로서다음과같이결정할수
있다.









 




tan

 


  tan
 

(9)

위험단면 좌표점(C)은 RRP 치형을 롤러 또는 핀 반지름만큼
확대오프셋한치형의임의의좌표를미분한결과와포물선꼭지

점(T)과오프셋치형의임의좌표에대응되는임의의치형상점
을 잇는 직선의 기울기를 비교하여 오차가 가장 작은 임의의 치

형상 점을 위험단면 좌표로 지정하였다.
그리고 포물선 꼭지점(T)과 위험단면 좌표(C)를 잇는 직선상
에서 내린 수선과 치 중심선이 만나는 점을 굽힘응력 결정 좌표

(B)로결정하였다. 이를통하여다음과같이치형계수( )를결정
하였다.



 (10)

본논문의 Table 1의설계제원에따른치형계수()는 0.6345로
평가되었다.

4. 결과 검토
이론을통하여구하지못한피로응력집중계수를결정하기위하

여 다음의 일반적인 피로응력집중계수 결정 식을 고려하였다. 

  (11)

여기서 는노치민감도계수(notch sensitivity factor)이며, 본논
문에서는보수적설계를위하여 1로가정하였다. 그리고 는응

력집중계수이며 다음 식을 통하여 결정할 수 있다.

   

 (12)

여기서 는 FE해석을통해결정한 von-Mises 등가응력을나
타내며, 는식 (6)의굽힘응력()과반경하중(, Fig. 6 
참조)으로인한압축응력(), 접선력( )에기인한전단응력( )
을 모두 고려한 이론적 von-Mises 등가응력을 나타낸다.
식 (12)에 의한 응력집중계수 평가를 위해 전체 치형, 치 3개, 
그리고치 1개를고려하여 FE 굽힘응력 해석을 수행하였으며 각
모델링별 차이가 발생하는 지 검토하였다.

Fig. 7(a)는 피니언 전체 치(롤러-랙 포함)를 모델링하였으며, 
“hexahedral mesh”를 적용하여 3D 해석을 수행하였다. 이때 피
니언의 크기, 해석의 정확도를 고려하여 피니언과 롤러가 접하는
부분과이뿌리부는 “edge mesh” 기능을사용하여 1.0 mm의조
밀한 메쉬를 적용하였다. 또한 피니언과 롤러의 접촉은 마찰계수
0.1의 “frictional” 접촉조건을고려하였고,  = 37.5 (kN ․ m)
를 가하여 해석한 결과이다. Figs. 7(b) 및 7(c)는 치 3개 및 치
1개만을 모델링하였고, “quadrilateral mesh”를 적용하여 2D 해
석을진행하였다. 또한 Fig. 7(a)의해석조건과마찬가지로접촉력
을 받는 부분과 이뿌리 부는 “edge mesh” 기능을 사용하여 1.0 
mm의 메쉬를 적용하였으며, HPSTC 위치에 접촉력 =328.64 
(kN)의 집중하중을 부과하여 해석한 결과들이다.

Table 2에서볼수있듯이치 3개및치 1개를모델링하여해석
한결과는차이가거의없었으나, RRP 시스템의전체를모델링한
결과와는큰차이를보이고있다. 이는접촉점에집중하중을가하
는것과토크를인가하여해석한차이에기인한다. 본논문에서는
노치민감도계수선정과마찬가지로보수적설계를위해집중하중

을인가하여해석한결과에기반하여이뿌리부굽힘응력을산정하

였다.
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(a) All teeth modeling

(b) Three teeth sub-modeling 

(c) One tooth sub-modeling 

Fig. 7 Results of finite element analysis

Table 2 Results of tooth root equivalent stress

=1.0 Theory
FEA

Full teeth 
modeling

 Three teeth 
modeling 

One tooth
modeling

 (MPa) 128.9 178.01 215.14 215.07
 - 1.38 1.67 1.67

Table 3 Tooth root bending stress results

 (MPa)

Involute[4] RRP system
ISO 6336 AGMA 2001-D04 =1.67

258 242 214.9

e=0.1881
e=0.25

pitch circle

e=0.10

 

Fig. 8 Pinion profiles with the variation of 

Table 4 Tooth root bending stresses according to 

     (MPa)

0.10 0.5670 1.63 0.3479 236.9
0.1881 0.6345 1.67 0.3799 214.9
0.25 0.6785 1.67 0.4063 198.8

즉 Nowoisky[4]가 ISO 6336과 AGMA 2001-D04 규격을통하
여산출한굽힘응력과 RRP 시스템에서의굽힘응력을 Table 3에

비교제시하였으며, 동일설계제원을갖는 RRP 시스템의이뿌리
굽힘응력이인벌류트치형보다낮은값을가지는것을확인할수

있다.

4.1 전위계수의 영향
본절에서는 RRP 시스템에서전위계수가치형계수또는굽힘응
력에어떠한영향을미치는지검토하기위해 Table 1의설계제원
( 0.1881) 보다작은전위계수값과큰값의전위계수값을함께
고려하였다.

Fig. 8은전위계수에따른피니언의치형변화를도시한그림이
다. 전위계수의증가에따라디덴덤은감소, 어덴덤은증가하였으
며, 치높이전체에걸쳐서이두께또한증가하였다. 이를통하여
전위치형이이뿌리부굽힘강도보강에긍정적효과를주리라예

측할수있으며, Table 4에서구체적수치로이를확인할수있다. 
즉 전위계수가증가하면치형계수는증가하며피로응력집중계수

는변화없이거의일정하기에식 (6)의형상계수  (= )가
증가하여 이뿌리 부 굽힘응력이 작아짐을 알 수 있었다. 참고로
Table 4의 피로응력집중계수 는 이 하나만을 모델링한 후

HPSTC에접촉력을가하여유한요소해석한결과를통해결정한
값이다.

4.2 롤러직경계수의 영향
롤러직경계수( )가 굽힘강도 형상계수 또는 이뿌리 굽힘응력
에 미치는 영향을 검토하고자 롤러직경계수에 따른 치형 변화를

Fig. 9에 도시하였다.
롤러직경계수의변화는등거리오프셋(equidistant offset) 치형



Journal of the Korean Society of Manufacturing Technology Engineers 27:6 (2018) 492~498

497

Cr=1.40
Cr=1.571

pitch circle

Cr=1.70

Fig. 9 Pinion profiles with the variation of Cr

Table 5 Tooth root bending stresses according to Cr

      (MPa)

1.40 0.7734 1.79 0.4321 188.5
1.571 0.6345 1.67 0.3799 214.9
1.70 0.5411 1.59 0.3403 239.3

pitch circle

N=8
N=9

N=7

(a) Tooth profiles as it is

pitch circles

N=7
N=8
N=9

(b) Overlapped tooth profiles

Fig. 10 Pinion profiles with the variation of N

Table 6 Tooth root bending stress according to N

      (MPa)

7 0.5599 1.51 0.3708 243.8
8 0.6345 1.67 0.3799 214.9
9 0.6999 1.68 0.4166 177.3

의결과로귀결됨을알수있다. 따라서롤러직경계수가감소하면
치형이확대되어치형계수및피로응력집중계수모두증가하나, 치
형계수의증가폭이더커식 (6)의형상계수 가증가함으로인해

이뿌리 부 굽힘응력이 작아짐을 Table 5에서 확인할 수 있다. 

4.3 잇수의 영향
마지막으로 RRP 시스템의잇수( )가이뿌리부굽힘응력에미
치는 영향을 검토하였다.

Fig. 10은피니언의잇수에따른치형의변화를도시한그림이
며, Fig. 10(a)와같이잇수가커지면기어피치원(pitch circle) 또
한커져치형들의직접적인비교가어려워지기에 Fig. 10(b)와같
이 각 피치원의 정점들을 일치시켜 치형들을 비교하였다. 잇수가
증가함에따라디덴덤, 어덴덤, 그리고치높이모두감소하였으나,
이두께는 증가하였다.
결론적으로잇수가증가하면치형계수와피로응력집중계수모두

가증가하나식 (6)의형상계수  또한증가하기에이뿌리부굽힘

응력이 작아짐을 Table 6에서 확인할 수 있다.

5. 결 론
본논문에서는랙-피니언기반잭킹피니언의치절손문제를해
결하기 위해 랙 치형을 직선이 아닌 원형 치형으로 대체한 RRP 
시스템에서의이뿌리굽힘응력을평가하고자하였고, 그결과를요
약하면 다음과 같다.

Lewis 굽힘응력식에기반한인벌류트치형의치형계수산정과

동일한절차로 HPSTC에서굽힘하중과위험단면을찾아 RRP 시
스템에대한치형계수를결정하였다. 또이뿌리부에서의피로응력
집중계수는 FE해석을 통해 결정하였다. 이를 통하여 결정되어진
RRP 시스템의굽힘응력은동일설계제원의인벌류트치형보다낮
은 굽힘응력 값을 가짐을 알 수 있었다. 
또한 RRP 시스템의이뿌리굽힘응력은설계제원들중전위계수
와피니언의잇수가증가할수록, 롤러직경계수는감소할수록작아
짐을확인하였다. 하지만피니언잇수의증가는피니언이전체크
기의증대, 롤러직경계수의감소는랙강도저하를수반하므로신중
한 선택이 요구된다.
최종적으로기존인벌류트치형기반랙-피니언의치절손문제
에대한대책으로 RRP 시스템이새로운대안이될수있음을확인
하였다.
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