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 기어변위를 고려한 회전시스템 특성연구 
Characteristics on the Torsional System for The Geared Motions 

 
1. 서론 

 
기계 진동학에서 다루는 일반 시스템 해석과 동일하나, 

대부분의 진동역학 주 관심 분야가 시스템의 수직 또는 수

평 운동에 초점이 맞추어졌었다면, 본 논문에서의 관심 사

항은 회전운동 (torsional motion)이 되겠다. 기본적으로 

다루게 될 시스템 역학적 관심 사항은 자동차 엔진으로부

터 동력이 전달되는 타이어까지의 전반적인 회전 시스템 

(torsional system)이 되겠으며, 이를 위한 기본 개념을 

이해하고 수학적 해석 방법을 제시하는 것이다.  

 
2. 4 자유도계 시스템 해석 

 
회전 시스템 해석을 위해 간단한 4 자유도계 시스템을 

고찰해 보도록 하자. Fig. 1 은 일반적인 4 자유도계 시스템

을 묘사하고 있다. 각각의 하부 시스템은 다음과 같다. 

Fig. 1 Description for the generic type of torsion system with 4 
DOF 

위에서 묘사한 시스템은 Fig.2 와 같이 간단히 회전 관성

치와 회전 스프링 (torsional spring)상수로 표현할 수 있다. 
여기서 과 은 회전 스프링 상수를 나타낸다. Fig. 1 에

서 묘사된  드랙 토크는 비선형 (nonlinear) 요소로서, 선형

적 요소 및 시스템 고유 특성 해석을 위해 제외하기로 한
다. 

1k 2k

 
Fig. 2 Description of the torsion system with lumped masses and 

springs 
Fig. 3 은 각 시스템 별로 작용하는 토크 방향에 따른 자

유물체도 (FBD, Free Body Diagram)를 나타낸다. Fig. 3

에서 제시된 자유물체도와 뉴튼의 제 2 법칙을 이용하여 

각 시스템에 따른 운동 방정식을 세울 수 있다. 각 시스템 

별로 하나씩 고찰해보자. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 3 Free body diagram for the equation of motion 
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n 를 적용하며, 여기서 은

기어비를 나타낸다.  

n

따라서, 위에서 언급한 공식은 다음과 같이 3 자유도계로 

표현할 수 있다. 
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3. 기어 변위를 고려한 일반 회전 시스템 고려 
방정식 (1)로부터 (7)까지는 이런 회전 시스템에서 고려

할 수 있는 기어 동역학적인 모델이 생략되어 있는데, 차

후 고유치 해석 (eigensolution)을 통한 시스템 특성을 파

악할 수 있다. 그러면, 기어 변위와 관련이 있는 방정식 

(2)와 (3)을 고려해 보자. 

( )1 1 1 1 1 1g g f gI k k F Rθ θ θ− + = − ×��              (8) 

( )2 2 2 2 2 2g g g tI k k F Rθ θ θ+ − = ×��              (9) 

여기서 gF 는 기어 사이에 작용하는 힘으로 치강성  

( ),   gk gear mesh stiffness 과 기어상대변위 

( ),   relative displacementρ 를 이용하여 나타낼 수 있다. 

gF 를 gk 와 ρ 로 나타내면 다음과 같다. 

( )1 1 2 2g g g gF k R Rθ θ= +                 (10) 

방정식 (10)을 방정식 (8)과 (9)에 각각 대입하면 다음과 

같이 나타낼 수 있다. 
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방정식 (11)과 (12) 에서 F 의 부호는 반대로 대입하는데 

이것은 입력축 기어와 출력축 기어사이에서 작용하는 힘의 

방향성을 고려하기 때문이다 

 
4. 기어 변위를 고려했을 시 나타내는 실차 모델에서

의 드라이브 라인 (Driveline) 고유특성 해석결과 
Fig. 4 는 앞굴림 방식 차량에서 플라이 휠로부터 바퀴

까지 토크가 전달되는 드라이브 라인을 묘사하고 있다.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 4 Torsional model of driveline with 14 degrees of freedom [8] 
 

Fig. 5 는 고유치 해석 모델을 통해서 얻은 고유 시스템 

특성을 나타내고 있다. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fig. 5 First five modes of a 14DOF system (Figure 1) 

보통 자동차 시스템은 최초 제작시, 8000 RPM 이내의 엔진 

회전속도 범위를 갖도록 설계 되기 때문에 이를 엔진 폭발 

주파수 (Firing Frequency)로 환산해보면, 대략 300HZ 이

내의 범위를 갖는다. Table 1 는 Fig. 5 로부터 얻어진 결

과에 따른 각각의 Mode Shape 에 대한 시스템 동적 특성 

설명 및 이에 해당하는 엔진 폭발 주파수에 대하여 정리한 

것이다.  

Fig. 5 와 Table 1 을 비교해 봄으로써, 각 모드간 주요 

컨트롤 요소를 파악할 수 있다. 즉, Table 1 에서와 같이 

Mode 2 의 고유 진동수가 64.3Hz 인 경우, 고유 진동수와 

동일한 주파수로 Rattle 이 발생할 경우, 시스템 공진 주

파수 대역과 일치함으로 인해 하부시스템 및 전체적인 시

스템 안정성과 연계하여 바람직하지 못한 현상이 야기되므

로, 가능한 이런 공진 주파수 대역을 피하도록 설계하는 

것이 바람직하다. 

 

Table 1. First five natural frequencies of a 14DOF system. 

Mode Description Natural Freq.(Hz)

0( )fRigid body mode           0 0 

1( )fDriveline surging mode    1 9.1 

2( )fClutch spring mode        2 64.3 

3( )fClutch + Input Shaft mode  3 273 

4( )fRight Axle mode           4 442 

5( )fLeft Axle mode            5 518 

 
 

5. 결론 
본 논문에서는 진동 및 시스템 특성 해석을 위한 단순 4

자유도계 회전 시스템 분석 및 수학적 모델링을 진행하였

다. 첫째, 4 자유도계 모델 특성에 대한 수학적 모델을 제
시함으로써, 보다 더 복잡한 모델 해석을 위한 기본적인 
개념을 수립하였다. 둘째, 회전 시스템에서 관찰되는 일반

적인 비선형 모델을 제시하였다. 셋째, 이미 수립한 회전 
시스템 모델로부터 기어의 동역학적 모델을 적용함으로써, 
기어의 시스템 내 운동 특성을 알 수 있는 수학적 모델을 
제시하였다. 넷째, 위에서 살펴본 개념을 적용하여 실제 시
스템을 이용한 일반적인 앞 굴림 방식의 실 차 모델을 적
용하여 개략적인 시스템 특성을 제시하였다. 
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  1. Flywheel
  2. Clutch Hub
  3. Input Shaft
  4. Output Shaft + 3rd Gear
  5. 1st Gear
  6. 2nd Gear
  7. 5th Gear
  8. Reverse Idler
  9. Reverse Gear
10. 4th Gear
11. Differential
12. Left Axle
13. Right Axle
14. Vehicle + Wheel 
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