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1. 서 론
최근 로터리 킬른(rotary kiln), 하역기(unloader), 화력발전소용 

공기 예열기, 가스-가스 재열기 등 다양한 산업 현장에 적용되고 있

는 외접 핀 휠 기어 쌍(external pinwheel gear set, 이하 e-PGS)[1]

이 대형 기어의 유지 보수 및 제작 용이성 측면에서 주목받고 있다.
이러한 e-PGS를 포함한 기어 강도 설계는 크게 굽힘강도 및 면

압강도 설계로 대별되나 Fig. 1[2]과 같이 기어의 작동속도(피치선

속도)에 따라 저속일 경우 마멸(wear)을, 고속운전의 경우는 스커

핑(scuffing)을 고려한 추가 설계가 필수 불가결하다.
또 전달오차(transmission error)에 기인하는 소음, 진동 문제를 

해결하고자 치형수정(profile modification)을 고려한 마이크로 지

오메트리(micro-geometry) 연구[3,4] 또한 널리 수행되고 있다.
e-PGS 시스템 또한 엄밀(exact) 치형의 기어 물림이 일어나더라

도 종래의 인벌류트 기어 물림과 마찬가지로 전달오차로 인한 소

음, 진동 문제를 피할 수 없다. 또 핀 휠의 원형 치형 특성으로 

인한 피치점 진입(approach) 전 초기 물림구간에서의 과도한 압력

각(pressure angle) 발현이 불가피하다.
이에 본 논문에서는 e-PGS 시스템의 전달오차 감소와 과도한 압

력각 발현 문제를 동시에 해소하기 위해 Kwon and Shin[5]이 제

시한 바 있는 e-PGS 피니언의 이뿌리 부 치형수정(dedendum 
modification)을 고려하였고, Vullo[6]가 소개한 이뿌리 부 치형 수

정 시의 하중분담계수(load sharing factor, 이하 LSF)를 도입하여 

면압 및 굽힘 강도설계를 수행한 후 설계수명을 평가하고자 한다.
또 저속운전의 특성을 갖는 e-PGS 피니언의 마멸특성을 고찰하

기 위해 피니언의 미끄럼률(specific sliding)을 검토하였다. 특히 

설계제원 중 중심거리증가계수(center distance modification 
coefficient, 이하 CDMC, )와 롤러직경계수(roller diameter 
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coefficient,  ) 변화에 따른 미끄럼률 변화를 고찰하였고, 이를 

통해 e-PGS 시스템의 마멸 설계에도 일조하고자 한다.

2. 접촉력
e-PGS 피니언의 엄밀 치형을 획득하기 위한 개념도를 Fig. 2에 

제시하였으며, 본 논문에서는 이의 강도설계 및 미끄럼률을 고찰

하기 위해 선행연구[1]되었던 Table 1의 설계제원을 고려하였다.
Fig. 3은 피니언 회전()에 따른 압력각( )을 도시한 그림이

다. 롤러직경계수( )는 압력각과 무관하기에 CDMC( )의 변

화에 따른 압력각 변화만 나타내었고, 초기 물림구간에서의 압력

각이 통상적인 기어에서 허용되는 압력각 30°를 크게 상회함을 확

인할 수 있다. 이를 개선하기 위해 Kwon and Shin[5]은 피니언 

이뿌리 부 수정방법을 제시한 바 있고, 본 논문에서도 이와 동일한 

방법에 의한 치형수정을 고려하였다.
피니언 이뿌리 부 치형수정을 고려하였을 경우의 접촉력을 결정

하기 위해 하중전담구간(single tooth contact, 이하 STC)과 하중

분담구간(double tooth contact, 이하 DTC)에서의 하중분포를 

LSF를 도입하여 설명한 그림이 Fig. 4이며, SAP(start of active 
profile), LPSTC(lowest point of STC), HPSTC(highest point 
of STC), EAP(end of active profile)를 경계로 하는 물림 구간에 

따라 다음과 같이 제시할 수 있다[6].
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(1)

이때  = ( - 2)/15이며 기어정밀도(gear accuracy grade) 

ISO 7급 이하 기어의 경우 공히  =7을 적용한다. 
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Fig. 2 Schematic diagram of e-PGS system 

Table 1 Design specifications for an e-PGS system
Description Values

Pinwheel module,   60 (mm)
No. of pinwheel teeth,  124

No. of pinion teeth,  9
Roller diameter coefficient,  20/12

Center distance modification coefficient,  2/12
Addendum extension factor,  4/3

Face width,  160 (mm)
AGMA elastic coefficient,  187.6 MPa

AGMA derating factor, ∞ 1.7
Input torque,  51.94 (kN·m)
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따라서 임의의 회전각   에 위치한  -번째 롤러와 피니언과의 

접촉력( )은 다음과 같이 산출할 수 있다.

  max  , ( =1,2,3,…, ) (2)

최대 접촉력 max는 입력토크 가 주어질 때 압력각이 가변

(Fig. 3 참조)임을 고려하여 다음과 같이 결정할 수 있다.

max mincos cos

  (3)

식 (2)에 의한 접촉하중의 결과를 일정접촉강성(equal mesh 
stiffness, 이하 EMS) 가정하의 접촉력[1] 및 기어정밀도는 고려하

되 치형수정은 고려하지 않았을 때의 접촉력[7]을 동시에 대비하여 

Fig. 5에 나타내었다. 기어정밀도 및 치형수정을 고려한 조건이 

다른 조건들과 대비하여 SAP부터 LPSTC까지 접촉하중이 0부터 

서서히 증가하고 HPSTC에서 EAP까지 접촉하중이 max부터 서

서히 감소함을 확인할 수 있다.

3. 강도설계
3.1 접촉응력

접촉력( ), 주어진 재료의 물성치, 치형 곡률반경을 고려하여 

 -번째 롤러와 피니언과의 접촉점에서 발생하는 표면 접촉응력

(Hertz contact stress)은 다음과 같이 결정할 수 있다.

  ∞   


 (4)

이때 ∞ 는 AGMA 보정계수[8],  는 공칭(nominal) 접촉응

력,  는 재료물성을 대표하는 AGMA 탄성정수[8]이고, 
 는 

보정된 하중응력계수(load stress factor)로 다음과 같다.


  ∞

         (5)

여기서  는 단위 이 폭(face width,  )당 접촉력, 


는 피니언과  -번째 롤러와의 등가곡률(equivalent curvature)이다. 
Figs. 6, 7에 롤러직경계수( )와 CDMC( )의 변화에 따른 등가

곡률(
 )의 변화를 각각 나타내었고, 롤러직경계수( ) 및 CDMC

( )가 증가함에 따라 등가곡률(
 )은 감소하였다. 이에 등가곡률

(
 )에 지배적인 영향을 받는 공칭 접촉응력( )은 Fig. 8과 Fig. 

9에서 볼 수 있듯이 롤러직경계수( ) 및 CDMC( )가 증가함에 

따라 감소하였다. 특히 롤러직경계수( ) 보다는 CDMC( )가 공칭 

접촉응력( )에 큰 영향을 미치는 설계제원임을 확인할 수 있었다. 
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3.2 굽힘응력
e-PGS 시스템 또한 기어 이 한 쌍의 물림이 진행될 때 Lewis 

굽힘응력 식에 기반하여 다음과 같이 이뿌리 굽힘응력(tooth root 
bending stress, 이하 TRBS  )을 결정할 수 있다. 

  ∞   ∞ 

  (6)

여기서  는 보정 전 공칭(nominal) TRBS이며,  는 핀 휠

의 모듈(pinwheel module)을 나타낸다. 또 e-PGS 시스템 피니언

의 접선력(transmitted tangential load) 또는 굽힘하중  (Fig. 

10 참조)는 다음과 같이 결정할 수 있다.

   cos (7)

여기서  는 식 (2)의 접촉력이며, 피니언 회전을 고려한 하중각

(load angle)  는 다음과 같다.

      

  (8)

이때  는 해당 하중위치( )에서의 압력각을 의미한다.

식 (6)의 TRBS의 해석을 위해서는   의 값을 갖는 형상계

수(geometry factor,  )의 결정이 선행되어야 한다. 이를 위해 

ISO 6336-3[9]에서 제시하는 30° 접선법을 채택하였다. 즉 하중점

(Fig. 10의 점 T)의 위치에 관계없이 치 중심선과 30°의 각도를 이

루는 직선이 기어 치에 내접하는 점(Fig. 10의 점 C 또는 D)을 통과

하는 단면이 위험단면(critical section)이 되고, 직선 와 직각을 

이루는 직선 에 의해 형성되는 굽힘응력 결정깊이  를 이용하

여 다음과 같이 치형계수(tooth form factor,  )를 결정하였다.

 


(9)

다음으로 이뿌리 부 피로응력집중을 고려한 응력수정계수

(stress correction factor,  )[9]는 다음과 같다.
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     





  

 




(10)

여기서    ,     이고   는 위험단면에서의 

곡률 반경을 의미한다. 또  ≤    의 범위일 때 식 (10)은 유

효하다.
설계변수에 따른 TRBS 변화를 Figs. 11, 12에 도시하였고, 우

선 롤러직경계수( )가 증가함에 따라 공칭 TRBS( )가 증가

함을 Fig. 11에서 확인할 수 있다. 또 CDMC( )가 증가하면 공

칭 TRBS( )는 감소함을 Fig. 12에서 확인할 수 있다. 이는 

롤러직경계수( )가 증가함에 따라 피니언 이두께가 감소함에, 

반면 CDMC()가 증가하면 피니언 이두께가 증가함에 기인한다. 
또 기존 연구결과[1,7]와 비교하여 SAP부터 LPSTC까지, HPSTC
부터 EAP까지의 DTC구간에서 이뿌리 부 치형수정에 의한 접촉

력 변화 완화에 기인하여 TRBS 또한 그 변화가 완만해짐을 확인

할 수 있었다.

3.3 수명 평가
본 논문의 대상인 하역기용 피니언은 2.06 rpm으로 회전하고 

 수명이 175,200시간(가동률 100% 기준 20년 수명)이기에 

요구수명( )은 2.17×107 사이클에 해당한다. 이의 설계수명

을 검토하고자 ANSI/AGMA 2001-D04[8]를 준용하여 면압 및 굽

힘강도 안전계수   및  를 다음과 같이 평가하였다.

 max

     
(11)

 max

    
(12)

여기서  는 온도 보정계수,  은 신뢰도 보정계수,  과 

 은 각각 면압강도와 굽힘강도 수명 보정계수,  는 핀 휠과 

피니언의 경도비 계수이며,  와  는 각각   사이클 수명, 
99% 신뢰도를 갖는 보정 전 표면 피로강도 및 보정 전 굽힘 피로

강도이다.
본 논문에서 고려한 피니언은  =1,345 (MPa),  =380 

(MPa)인 SCM440H 고주파 열처리강으로 상기 언급한 요구수명 

및 신뢰도(90%)가   사이클, 99% 신뢰도와 다르기에 먼저 

 =0.85의 신뢰도 보정을 하였다. 또 보간법과 선형회귀를 통해 

결정한 고주파 열처리 브리넬 경도 HB543에 해당하는 다음 식들

을 통해 수명보정을 수행하였다.

  
  (13)

  
  (14)

롤러직경계수  = 20/12일 때 CDMC() 변화에 따른 면압강

도 안전계수( )와 굽힘강도 안전계수( ) 변화를 Table 2에 

정리하였고, 이때 접촉응력(max ) 및 TRBS (max ) 산출 시 

Table 1의 AGMA 전체 보정계수 ∞ =1.7이 고려되었다. 이는 

피니언이 매우 저속이므로 속도계수  ≈1을, 입력 동력이 일정

하고 보통의 충격이 발생하는 경우를 고려하여 과하중 계수 

=1.25를, 또 피니언이 상당히 크기 때문에 열처리 과정에서 발생

할 수 있는 사이즈 효과를 고려하여 =1.36을 적용한 결과이다. 

Table 2에서 확인할 수 있듯이 CDMC( )가 증가함에 따라 

안전계수   및   모두 증가함을 알 수 있으나, 충분한 중심

거리를 확보하지 못한 CDMC =1/12의 경우 면압강도 안전
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계수가 1 미만으로 요구수명을 만족하지 못함을 알 수 있다. 
따라서 e-PGS의 피니언 설계 시 피팅(pitting) 요구수명을 만

족시키기 위해서는 적절한 중심거리가 고려되어야 함을 알 수 

있었다. 

4. 미끄럼률

4.1 정의
서론에서도 언급한 바와 같이 느린 작동속도 특성을 갖는 

e-PGS 시스템은 면압, 굽힘강도설계와 더불어 마멸을 고려하여 

설계하여야 한다. 널리 알려진 바와 같이 마멸률(wear rate) 또는 

마멸량(wear volume)은 기어가 맞물려 회전할 때 공통접선

(common tangent)방향 상대속도인 미끄럼속도(sliding velocity, 
 ) 또는 미끄럼량에 비례한다. 하지만 미끄럼 속도 또는 미끄럼

량은 기어 크기와 이의 형상, 그리고 물림 압력각 등에 따라 달라

지기에 이들을 직접 비교하는 것보다 미끄럼의 정도를 정성적으

로 나타내는 무차원 값인 미끄럼률(specific sliding)[10-14]을 고려

하는 것이 합리적이다. 
이에 본 논문에서는 e-PGS 피니언의 공통접선방향 속도

( )에 대한 미끄럼 속도( = ) 비를 e-PGS 피니언의 

미끄럼률()로 정의하였고, Fig. 13을 참조하여 정리한 결과는 

다음과 같다. 

 

 
sin 

  
(15)

여기서

  


   

 (16)

    
 cos   (17)

4.2 고찰
Figs. 14, 15에 롤러직경계수( )와 CDMC( ) 변화에 따른 

미끄럼률( ) 변화를 각각 나타내었다. 공히 물림이 진행됨에 따

라 피치점 진입(approach) 및 퇴거(recess) 물림구간을 경계로 하

여  미끄럼률( )의 부호가 전환되며, 이는 미끄럼 속도( )의 

방향이 바뀌었음을 의미한다. 또 피니언 물림이 진행되어 이 끝 

접촉을 하게 되면 미끄럼률( )은 1에 점근한다. 이는 핀 휠 롤러

의 공통접선방향 속도( )가 거의 0이 되는 순수미끄럼(pure 

x 2 f , x 3 f

y 2 f
y 3 f

r2 r3

I23

CR



2 3

Rr

2

Fig. 13 Recess meshing of pinwheel and pinion
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Table 2 Safety factors with the variation of CDMC

CDMC
Hertz contact stress TRBS

max  (MPa)  max  (MPa) 

=1/12 1754.991 0.89 93.575 4.80
=2/12 1526.992 1.02 86.654 5.18
=3/12 1457.702 1.07 80.523 5.57



Journal of the Korean Society of Manufacturing Technology Engineers 32:5 (2023) 289~296

295

sliding) 운동 상태임을 나타낸다. 
설계변수에 따른  미끄럼률( )의 변화를 구체적으로 살펴보면, 

우선 롤러직경계수( )가 증가하면 미끄럼률( )의 절대값 크기

가 소폭 감소하는 것을 Fig. 14에서 확인할 수 있다. 또 롤러직경계

수( )가 증가할수록 미끄럼 속도( ) 또는 미끄럼률( )이 

‘0’이어서 순수구름(pure rolling) 운동이 발생하는 피치점 접촉 

위치 회전각이 증가함을 알 수 있다. 이의 상세한 위치는 식 (17)을 

통해 해당 회전각을 산출할 수 있다.
또 Fig. 15에는 CDMC( )의 변화에 따른 피니언의 미끄럼

률( ) 변화를 도시하였다. CDMC()가 증가할수록 미끄럼률

( )의 절대값이 감소하는 경향을 확인할 수 있으며, 퇴거 물림

구간에 대비하여 진입 물림구간에서 상대적으로 큰 폭의 감소

가 발생함 알 수 있다. 이는 식 (15)에서 확인할 수 있듯이 진입 

물림구간에서의 압력각의 큰 폭의 변화(Fig. 3 참조)와 중심거리 

(또는 CDMC) 증가로 인한 미끄럼률( )의 감소에 기인한다. 

이상의 롤러직경계수( )와 CDMC( ) 변화에 따른  미끄

럼률( )을 보다 시각적으로 나타내기 위해 Python 언어의 벡

터장(vector field) 표현을 위한 “quiver 함수”를 이용하여 기어 

이에 일대일 대응시켰고, 이를 Figs. 16, 17에 각각 도시하였다. 
최종적으로 기어 이 마멸과 직접적 비례관계를 갖는 미끄럼률

( )은 설계변수 중 롤러직경계수( ) 보다는 CDMC() 증가

를 통해 크게 낮출 수 있음을 알 수 있었다. 

5. 결 론
본 연구에서는 하중전환구간에서의 접촉력의 급격한 변화를 완

화시키기 위해 e-PGS 피니언에 대한 이뿌리 부 치형수정과 저속

운전으로 인한 마멸특성을 파악하기 위해 미끄럼률을 고려하였다. 
이를 통해 설계제원 변화에 따른 강도설계, 수명평가 및 미끄럼률

을 고찰하였고, 그 결과를 요약하면 다음과 같다. 
기어정밀도( )와 이뿌리 부 치형수정을 고려한 하중분담계수

( )를 도입하여 접촉력( )을 결정하였고, 설계제원 중 롤러직경

계수( )가 증가하면 접촉응력( )은 감소하였으나 TRBS( )

는 증가하였다. 반면, 중심거리증가계수(CDMC,  )가 증가하면 

접촉응력( ) 및 TRBS( )가 공히 감소함을 확인하였다. 

또 수명평가 결과 충분한 CDMC( )를 고려하여야만 강도설계, 
특히 면압 강도설계를 충족시킬 수 있음을 알 수 있었다. 

더불어 기어 마멸과 직접적 비례관계가 있는 미끄럼률()은 롤

러직경계수( )의 변화에는 덜 민감하였으나, CDMC( )가 증

가하면 전체 물림구간에서 크게 감소함을 알 수 있었다. 
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