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Development of the Multi-Gear Train Devices of Synchro System
for the Guns of a Warship which Considered the Noise/Vibration

Hyoung-Woo Lee†․Nam-Soo Hur1․In-Hwan Kim1․Dong-Hwan Lee2

요  약: 다단 기어연쇄, 베어링, 축, 로터로 구성되는 함포용 synchro system의 구동장치를 개발하기

위하여, AGMA규격에 의한 기어 굽힘강도, 면압강도해석, 기어치형설계를 포함한 정적설계를 수행하였

다. 또한 전달행렬법을 효과적으로 적용시킬 수 있는 Hibner's branch법과 자유도가 큰 경우에도 계산

오차 없이 고유특성치를 빠뜨리지 않고 산출할 수 있는 λ-matrix법을 도입하여 함포용 Synchro 

system의 좌우 선회용과 상하 고각형의 위험속도 해석 및 평가를 하였고, 운전속도 범위 내에 위험속도

가 존재하지 않았다.

주제어: 함포, 싱크로 시스템, λ-matrix법, 캠벨선도, 위험속도

Abstract: Vibration and noise analysis as well as strength of gear teeth, gear profile 

design are considered in order to develop the multi-gear train devices of synchro system 

for the guns of a warship.

  A new approach to the critical speed calculation of practical industrial multi-mesh 

geared system is presented. A transfer matrix model based on Hibner's branch method 

is developed and the natural properties of the branched rotor system are calculated 

with using the λ-matrix formulation.

  A Campbell diagram, in which the excitation sources caused by the mass unbalance of 

the rotors and the transmitted errors of the gearing are considered, shows that, at the 

operating speed, there are not the critical speed.

Key words: Guns of a warship, Synchro system, λ-matrix, Campbell diagram, critical 

speed
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1. 서  론 
  서보제어용 synchro system은 탱크, 자주포, 

함포 등 방산 장비의 포탑 좌우선회 및 상하 고각 

위치를 정밀 제어하는 시스템으로 미사일, 어뢰 등

의 첨단 장비에도 응용되는 기술이다. 특히, 

synchro system에 사용되는 기어트레인 구동장

치는 각각의 synchro 서보모터에 동력 및 회전수

를 전달해주는 역할을 하며, 10개 이상의 소형기어

가 연속적으로 물려서 돌아가게 되어 있기 때문에 

소음 및 진동에 아주 민감하다. 따라서 복잡한 다

단 치차계에 대한 진동해석 기술 개발이필요하다. 

  회전기계의 진동 해석기법으로는 전달행렬법과 
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유한요소법으로 대별되는데, 전달행렬법은 M.A. 

Prohl[1]에 의해서 처음 제안되어 축계 강제진동 

해석에 유용한 기법으로 널리 사용되어 왔다. 전달

행렬법은 유한요소법에 비하여 자유도를 훨씬 작게 

잡을 수 있는 장점이 있으나 고유치해석을 위해서

는 직접탐색법으로 고유진동수를 구해야 하는 번거

로움 때문에 일부 간단한 축계에만 적용하여왔다. 

  Lund[2]와 Bansal, Kirk[3]는 유막 베어링에 

지지되는 유연 축계의 고유치 해석과 시스템의 안

정성을 평가하기 위하여 전달행렬법을 적용하였다. 

그러나 전달행렬 모델링에 의한 고유치 해석 알고

리즘은 축계의 자유도가 많아질수록 계산오차가 크

며, 일부의 고유 진동수를 빠뜨릴 염려가 있다. 

D.Kim, J.W. David[4]는 직접탐색법에 의한 고

유치 해석의 단점을 개선하기 위하여 유연 로터-베

어링계 특성방정식의 멱급수 항의 계수를 직접 유

도하였고, 다시 특성방정식을 고유치 문제로 바꾸

어서 모든 자유도에 대하여 모드해석을 했다.

  치차가 포함된 로터-베어링 축계는 가지점

(branch point)이 존재하는데, J.Goodoin[5], 

J.S.Rao[6]는 가지(branch)마다 전달행렬을 각

각 유도하여 통합된 특성방정식을 구하였다. 반면

에 L.D.Mitchel[7]은 가지점에서의 관계식 유도

의 번거로움을 피하기 위하여 Hibner's branch

을 도입한 전달행렬법을 제안하였는데 이 방법은 

국부 전달행렬식을 다축에 대하여 동시에 고려한 

것으로서 가지점의 수와 가지점의 위치에 상관없이 

일반성있게 전달행렬법을 적용할 수 있다.  

N.G.Park[8]은 치차계의 강제진동 해석에 이 방

법을 적용하여 그 효용성을 보인 바 있다. 

  본 연구에서는 다단 기어연쇄, 베어링, 축, 로터

로 구성되는 함포용 synchro system의 구동장치

를 개발하기 위하여, AGMA규격에 의힌 기어 굽

힘강도, 면압강도해석, 기어 치형설계를 포함한 정

적설계를 수행하였다. 또한 전달행렬법을 효과적으

로 적용시킬 수 있는 Hibner's branch법과 자유

도가 큰 경우에도 계산오차 없이 고유특성치를 빠

뜨리지 않고 산출할 수 있는 λ-matrix법[9]을 도

입하여 함포용 Synchro system의 좌우 선회용과 

상하 고각형의 위험속도 해석 및 평가를 하였다.

2. Synchro system 정적 설계
2.1 기어 치형 설계

2.1.1 기어 치형 설계 기본 개념

  기어의 기초제원인 모듈, 잇수, 백래시, 압력각, 

비틀림각, 전위량 등을 입력하게 되면 Figure 1

과 같이 기어 가공용 랙 커터 프로파일이 생성되고 

이것을 토대로 Mapping technique를 거쳐 각각

의 기어와 피니언을 창성하게 된다. 그리고 기어2

는 기어1의 기준 좌표계로 변환함으로서 실제 기어 

쌍의 물림상태를 확인을 가능하도록 하였다.

   

(랙 커터 프로파일)      (mapping technique)

Figure 1: Creation of gear profile using mapping 
technique 

Figure 2: Flow chart of gear profile design 
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2.1.2 기어 치형 설계 전용 프로그램

  본 연구에서는 Synchro system의 기어 치형 

설계를 위한 Mapping technique을 이용한 전용 

프로그램을 개발 하였다.

  프로그램을 가동하여 기초제원을 입력하면 

Figure 2의 순서를 통하여 치형 설계 결과를 산

출하며 그 내용은 Figure 3, Figure 4로 나타

난다.

Figure 3: Contact of a gear pair

Figure 4: Gear profile which is designed

2.2 기어 강도 설계

  본 연구에서는 Synchro system의 강도설계를 

위해서 AGMA 2001규격[10]에 의한 굽힘강도, 

면압강도 해석을 수행하였다.

2.2.1 굽힘강도 설계               

  AGMA 2001에서, 굽힘강도 식은 기어 치가 기

초에 단단하게 고정되었을 때 최대응력은 이뿌리의 

필렛(fillet)에서 발생한다는 가정에 기초하고 있다.

  기어의 전달하중에 의한 이뿌리의 굽힘강도는 치

면에 작용하는 하중의 접선 방향 성분 이외에도 반

경방향 성분에 의한 이뿌리의 압축응력, 이 중심선

에 대한 하중 작용선의 경사에 의한 이에서의 불 

균일한 모멘트 분포, 이뿌리 필렛에서의 곡률 변화

에 의한 응력 집중과 하중을 받는 이와 인접한 이

의 하중 분담 등을 고려한다. 

   







           (1)

여기서,                  

 : Bending Stress Number ( MPa )

 : Application Factor for bending 

strength

 : Size Factor for bending strength

 : Load distribution factor for bending 

strength

 : Dynamic factor for bending strength

 : Geometry factor for bending strength

 : Nominal metric module in plane of 

rotation (mm)

: Helical over factor 

        

 

 : Tooth form factor

 : Stress correction factor

 : Helical overlap factor

 : Load sharing ratio

이다.

  기어 굽힘 강도는 아래의 식을 만족 할 때 안전

하다고 할 수 있다.

≤                                      (2)

  


                             (3)

 : Allowable bending stress number

 : Life factor for bending strength

 : Hardness ratio factor for bending 
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strength

 : Temperature factor for bending 

strength r

 : Reliability factor for bending strength

  이상의 식에 의거하여 본 연구에서 적용한, 동력 

0.005HP, 구동축 회전속도 500 rpm인 Synchro 

system의 굽힘강도 설계 계수는 다음과 같다.

Table 1: AGMA bending strength(turning of left and 
right)

Gear 
Factor

Pair #1 Pair #2 Pair #3 Pair #4 Pair #5

P G P G P G P G P G

모듈 
(mm)

0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5

치폭
(mm)

5 5 5 5 5 5 5 5 5 5

잇수 45 72 48 72 35 70 28 84 24 120

회전
속도

(rpm)
500 313 469 313 469 234 234 78 78 16

Sat 
(MPa)

430 430 430 430 430 430 430 430 430 430

St 
(MPa)

15 15 15 15 18 18 46 44 170 167

S (MPa) 360 360 360 360 360 360 360 360 360 360

Table 2: AGMA bending strength(circling of above 
and below)

Gear 
Factor

Pair #1 Pair #2 Pair #3 Pair #4 Pair #5

P G P G P G P G P G

모듈
 (mm)

0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5

치폭
(mm)

5 5 5 5 5 5 5 5 5 5

잇수 48 72 31 62 29 71 28 84 28 84

회전
속도

(rpm)
750 500 750 375 375 153 153 51 51 17

Sat
 (MPa)

430 430 430 430 430 430 430 430 430 430

St 
(MPa)

13 13 15 15 28 27 70 68 209 202

S 
(MPa)

360 360 360 360 360 360 360 360 360 360

  Table 1, Table 2에 의거하면 굽힘강도는

SSt일 때 안전하므로, 본 연구의 Synchro 

system은 굽힘강도에 대해서 모두 안전하다.

2.2.2 면압강도 설계    

  기어치의 피팅(pitting) 현상은 피로 현상으로 

고려된다. 초기 피팅은 국부적으로 과대응력이 작

용하는 부분에서 일어나며 점차적으로 과응력 작용

점이 닳아 없어지거나 하중이 재 분포됨에 따라 피

팅은 중지된다. 면압강도 식의 목적은 설계 수명시

간 내에는 현저한 피팅이 발생하지 않는 하중을 결

정하기 위해서다. 면압강도 식은 곡률을 가진 두 

개의 표면사이의 접촉 압력을 계산하는 Hertz응력 

식을 기본으로 해서 이빨간의 하중 분담의 효과 등

을 반영하여 수정한 식이다.

 











             (4) 

여기서,

  : Contact Stress Number ( MPa )

 : Elastic coefficient N 


mm 
 : Transmitted tangential load ( N )

 : Application Factor for pitting 

resistance

 : Size Factor for pitting resistance 

 : Load distribution factor for pitting 

resistance

 : Surface condition factor

 : Dynamic factor

 : Operating pitch diameter of pinion

         
 

                       

 : Operating Center Distance (mm)

 : Gear Ratio

 : Net Face width of narrowest member  

(mm)

 : Geometry factor for pitting resistance

이다.

  면압의 기하계수 는 압력각, 나선각, 기어비등

에 따른 접촉이 형상의 곡률반경을 평가한다.
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        

 


                     

 : Curvature factor at pitch line

 : Contact height factor

 : Helical overlap factor

 : Load sharing ratio

기어 면압 강도는 아래의 식을 만족 할 때 안전하

다고 할 수 있다. 

≤                                      (5)

  


                              (6)

 : Allowable contact stress number

 : Life factor for pitting resistance

 : Hardness ratio factor for pitting 

resistance

 : Temperature factor for pitting 

resistance

 : Reliability factor for pitting 

resistance

  이상의 식에 의거하여 본 연구에서 적용한 

Synchro system의 면압강도 설계 계수는 다음과 

같다.

  면압강도는 SSC  일 때 안전하므로,  Synchro 

system의 면압강도는 Table 3, Table 4에 의

거하여 모두 안전함을 알 수 있다.

Table 3: AGMA pitting resistance (turning of left 
and right)

Gear 
Factor

Pair #1 Pair #2 Pair #3 Pair #4 Pair #5

P G P G P G P G P G

모듈
(mm)

0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5

치폭
(mm)

5 5 5 5 5 5 5 5 5 5

잇수 45 72 48 72 35 70 28 84 24 120

회전
속도

(rpm)
500 313 469 313 469 234 234 78 78 16

Sac 
(MPa)

1500 1500 1500 15001500 15001500 15001500 1500

Sc
 (MPa)

194 192 191 189 231 226 387 371 773 726

S
 (MPa)

1349 1349 1349 13491341 13411335 13351331 1331

Table 4: AGMA pitting resistance(circling of above 
and below)

Gear 
Factor

Pair #1 Pair #2 Pair #3 Pair #4 Pair #5

P G P G P G P G P G

모듈
(mm)

0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5

치폭
(mm)

5 5 5 5 5 5 5 5 5 5

잇수 48 72 31 62 29 71 28 84 28 84

회전
속도

(rpm)
750 500 750 375 375 153 153 51 51 17

Sac 
(MPa)

1500 1500 1500 1500 1500 1500 1500 1500 15001500

Sc 
(MPa)

145 145 145 145 214 214 293 293 468 468

S 
(MPa)

1356 1356 1341 1341 1335 1335 1332 1332 13271327

3. Synchro system의 진동/소음을 

고려한 설계
  Synchro system은 기어연쇄부, 로터부, 회전

축부, 베어링부로 된 구성요소들로 구분할 수 있

다. 역학모델을 세우기 위하여 각 요소에 대해 다

음과 같은 가정을 하고자 한다. 한쌍의 기어는 운

동에너지 저장요소인 두 회전체와 탄성에너지 저장

요소인 치접촉부로 구성되어 있다. 로터는 6 자유

도 강체운동을 하는 운동에너지 저장요소이며 자이

로 효과를 고려하였다. 베어링 요소는 모두 선형 

스프링으로 그리고 회전축은 모두 무질량

(massless)의 탄성축으로 간주한다. 탄성축에 있

는 관성효과는 양쪽의 회전관성에 집중질량화 시켜 

양쪽으로 배분하기로 한다.

   

3.1 다단 치차계의 전달행렬 모델링

3.1.1 로터부 전달행렬

  운동에너지 저장요소와 관계하는 디스크의 자유

물체도는 Figure 5와 같다. 디스크는 자이로효과

를 고려하였고 운동방정식을 유도하여 정리하면 다

음 식을 얻는다.

  Station (i+1)과 station (i) 사이의 관계식은 













  












 

 















                  (7) 

이다. 여기서 는 단위행렬이고
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  











     
     
     
     
    
     

  




















 ,   




















    
     

이다.  

  m은 질량, 는 병진방향 질량관성모멘트, 는 

극관성 질량모멘트, 는 회전속도이고 는 자이

로효과와 관계하는 항이다.

         

Figure 5: Rotor element

3.1.2 축 부 전달행렬

  축의 자유물체도는 Figure 6과 같다. 회전축은 

모두 무질량의 탄성축으로 가정하고 관성효과에 의

한 운동에너지는 양쪽의 로터에 집중 질량화 시켜 

양쪽으로 배분하여 보정한다. 축의 자유물체도로부

터  위치에너지 저장요소에 대한 운동방정식을 유

도하여 정리하면 다음 식을 얻는다.

Station (i+1) 과 station (i) 사이의 변위함수

는 정적 변형함수로 유도되고 정리하면 다음과 같

다. 













  













 

 















         (8)

여기서,

  









     

    
     
     
     
     

,   









     
     
     

     
     
     

     

  









     
     
     
     
     
     

      






 




 


 


  


   

이다. 는 축의 길이, 는 횡탄성계수, 는 면적 

관성모멘트, 는 종탄성계수, 는 극관성 면적모

멘트이다.

  

Figure 6: Shaft element
  

3.1.3 베어링 부 전달행렬

  베어링에 대한 힘의 평형조건을 적용하여 정리하

면 다음과 같다.

  Station (i+1)과 station (i) 사이의 관계식은 













  












 

 















                 (9)

이다. 여기서,

         









     

     

     

     

     

     
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3.1.4 기어 쌍의 전달행렬   

  Figure 7은 헬리컬 기어 쌍의 수학적모델 및 

절점에서의 일반화된 작용힘과 일반화된 변위를 나

타낸다. 전달행렬모델의 양절점에서의 병진변위벡

터 u와 회전변위벡터 θ로 구성된 일반화된 변위 

벡터는 


   




,

 















,

 













  (10)

로 표시하고 절점에 작용하는 힘벡터 

와 모멘트

벡터 

으로 구성된 일반화된 힘벡터는 


   



,

 













,















            (11)

로 표시한다.

  헬리컬 기어쌍의 좌표축은 구동기어의 중심을 원

점으로 하고, x축은 기어 반경방향의 수평축이고, 

y축은 기어 반경방향의 수직축, z축은 회전축 방향

과 평형하고 입력축에서 진행되는 방향을 (+)로 

한다. 치접촉부의 진동모델은 치탄성 변형을 고려

하여 치면에 수직방향으로 등가 단일 스프링으로 

가정하였다. 전달되는 치접촉력의 방향벡터 

은 

다음과 같다.


 

 cos


 sin                      (12)


 

 cos


 sin                      (13)


 

 coscos


 sin cos


 sin  (14)

  

Figure 7: A schematic of the mathematical model on 
a pair of helical gear    

  여기서, ψ는 비틀림각, α는 작용면의 경사각으로 

구동기어가 반시계방향으로 돌 때는  

  

이고, 구동기어가 시계방향으로 돌 때는 작용면이 

반전되므로    


가 된다. 여기서, 는 양

기어의 축직각 물림 압력각, θ는 중심선 경사각이

다.

  Figure 7의 모형에서 구동기어와 종동기어 각

각에 대한 자유 물체도를 그리고 강체의 힘의 평형

방정식을 적용하면 다음과 같은 12개의 평형방정

식이 얻어진다.


    

   cos cos                 (15)


    

   cos sin                 (16)


    

   sin                     (17)


    

    sin cos        (18) 


    

    sin sin              (19)  


    

    cos                  (20) 


    

   coscos                (21)


    

   cossin                (22)


    

   sin                    (23)


    

    sin  cos             (24)


    

    sin sin             (25)


    

    cos                 (26) 

여기서, 하첨자 1, 2는 각각 구동기어, 종동기어이

고 상첨자는 전달모델의 상태번호이다. 는 치접

촉 압축력으로서 다음과 같이 구해진다. 헬리컬 기

어의 치접촉부의 진동모델을 그림21과 같이 치면

에 수직인 단순 스프링으로 가정하면, 

                                  (27)

로 정의된다. 여기서 는 치접촉부의 치강성계수

이고 Δ는 치면과 수직방향의 치변형량이다. 기어의 
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치폭을 무시할때, Δ는 구동기어와 종동기어의 중심

점에서 일반화된 변위벡터 

 과 


 의 함수로 정의

된다. 이들의 관계식을 구동기어와 종동기어의 평

형방정식 식 (15)～(26)에 대입하여 정리하면, 헬

리컬 기어쌍의 강성행렬은 다음과 같다.





















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   
   
  

























           (28)   

여기서,   은 기어 접촉부의 강성이 

고려된 부 전달행렬로, 다음과 같이 헬리컬 기어쌍

의 제원에 따라 정의된다. 

         

 

 


         

 

 


         

 

 


         

 

 



  









cos  cos 
cos  sin 
sin 

 sin  cos 
 sin  sin 
 cos 

 ,      

 









cos  cos 
cos  sin 
sin 

 sin cos
 sin  sin
 cos 

3.2 Synchro system 고유진동 해석 

3.2.1 latent equation 

  상태 벡터 

 

 

  로 놓을 때,  - Domain 

에서의 station (i+1) 과 station (i) 사이의 전

달행렬관계식은 다음과 같다.






                               (29)

여기서,  는 국부 전달행렬로서, 일반적으로 

  
                        (30)  

으로 정리된다. 


 

   
   ⋯


        (31)  

이 되므로 최종적으로 얻어지는 특성방정식은 





                               (32) 

여기서

  
  

  ⋯

 





  은 station ① 에서의 경계조건을 적용한 행

렬이다. 

3.2.2 latent equation 의 선형화

  

   을 일반화된 고유치문제로 바꾸면,  



 


                             (33)  

 









  ⋅ ⋅⋅⋅  
  ⋅ ⋅⋅⋅   
⋅ ⋅ ⋅ ⋅⋅⋅   
   ⋅⋅⋅ ⋅ ⋅

    ⋅⋅⋅ ⋅ ⋅

     ⋅⋅⋅ ⋅ 

 









  ⋅⋅⋅   

  ⋅⋅⋅    

⋅ ⋅ ⋅⋅⋅    

  ⋅⋅⋅ ⋅  
   ⋅⋅⋅   

  ⋅⋅⋅   

이다.

                                    

3.3 Synchro system의 진동/소음원

  Synchro system의 가진원은 회전 불평형에 의

한 가진, 기어접촉부의 치형오차에 의한 가진, 치

형 피치오차로 인한 가진, 베어링과 회전축의 설치

오차로 인한 가진 등이 있으며 그 밖에 치형강성계

수의 시간적 변화로 인한 자려가진과 구름베어링 

부에서의 유격 및 비선형 변형으로 인한 가진 등이 

있다.[11]

  회전불평형에 의한 가진진동수는 회전속도(ω)와 

같다. 베어링과 회전축의 설치오차로 인한 가진은 

회전속도의 정수배(2ω, 3ω etc)로 나타난다. 기어

접촉부에서 치형가공오차, 피치오차와 구동시의 부
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하에 의한 치접촉부의 변형으로 인해 치합전달오차

를 발생시킨다. 이것으로 인해 기어 화인소음을 발

생시킨다. 이 때의 가진진동수는 축의 회전각속도

에 기어 잇수를 곱한 소위 치통과 주파수(Ω)가 된

다. 또, 치접촉부의 강성계수는 접촉위치에 따라 

주기적으로 변하므로 이에 대한 자려가진력은 회전

축 진동수와 치통과 주파수 및 그의 정수배의 side 

bands( kΩ±ω, k= 1,2,3 etc)주파수가 된다.  

기어접촉부에서의 백래시 효과 및 베어링의 간격에 

의한 비선형특성이 큰 경우는 회전수의 1/2, 1/3

등에서 공진이 일어나는 소위 분수조화진동을 일으

킨다[11].  

  베어링과 회전축의 설치오차, 치형강성계수의 시

간적 변화, 구름베어링 부에서의 유격 및 비선형 

변형등에 의한 이차적가진은 일차적 가진원의 조합

에 의해 나타난다.[11] 

  Synchro system의 진동/소음은  Synchro 

system의 가진진동수와 고유진동수가 일치 할 때 

발생한다. 가진 진동수를 γ
i
, i= 1, 2…라 하고 

Synchro system 고유진동수를 λ
i
 , 

i= 1, 2,…,N 이라 하면,

γ
i = λ

i
                               (34) 

일 때 공진 떨림이 발생하는데, γ
i = c i ω cr로 놓

으면 위험속도는 

ω
cr = λ

i / c i                           (35)  

가 된다. 여기서 는 가진 진동수의 계수이다.

3.4 Synchro system의 진동/소음을 고려한 설계

  Figure 8은 좌우선회용 Synchro system을 

나타내고 있다. Synchro system은 Figure 8과 

같이 함포용 포탑을 좌우로 선회하거나 상하로 회

전하기 위해 필요한 장치이다. 

  설계 단계에서의 Synchro system 가진원은 

Table 8, Table 9에 요약했다. Figure 9는 좌

우선회용 Synchro system의 고유진동수와 가진

원과의 관계를 나타내는 위험선도 선도이다.   

Figure 8: Synchro System for the Guns of a Warship 
(turning of left and right)

Table 8: Forcing Frequency of run speed (turning of 
left and right)

Self Exciting Source Equation Forcing 
Frequency(Hz)

Mass Unbalance  1X 8.33

Mass Unbalance   0.63X 5.21

Mass Unbalance   0.94X 7.81

Mass Unbalance   0.47X 3.91

Mass Unbalance   0.16X 1.30

Mass Unbalance   0.03X 0.26

Gear Profile Error    45X 375

Gear Profile Error    32.81X 273.43

Gear Profile Error    13.13X 109.38

Gear Profile Error    3.75X 31.25

Figure 9: Campbell diagram(turning of left and right)
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  Figure 9는 1차 가진원인, 입력축 회전불평형

(1X), 중간축 회전불평형(0.16X, 0.47X, 0.63X, 

0.94X), 출력축 회전불평형(0.03X), 기어의 치합

전달오차에 의한 소음원(3.75X, 13.13X, 32.81X, 

45X)에 대해 고유진동수와 위험속도의 관계를 나

타내고 있다. 운전속도 500rpm에 대해 위험속도

가 존재하지 않도록 설계되었다.   

Figure 10: Campbell diagram(circling of above and 
below)

Table 9: Forcing Frequency of run speed (circling of 
above and below)

Self Exciting Source Equation Forcing 
Frequency(Hz)

Mass Unbalance   1X 8.33

Mass Unbalance   1.5X 12.50

Mass Unbalance   0.75X 6.25

Mass Unbalance   0.306X 2.55

Mass Unbalance   0.102X 0.85

Mass Unbalance   0.034X 0.28

Gear Profile Error    78X 650

Gear Profile Error   46.5X 387.5

Gear Profile Error    21.75X 181.25

Gear Profile Error    8.57X 71.42

Gear Profile Error    2.86X 23.83

  Figure 10은 상하 고각형 Synchro system의 

고유진동수와 가진원과의 관계를 나타내는 위험선

도 선도이다. Figure 10은 1차 가진원인, 입력축 

회전불평형(1X), 중간축 회전불평형(1.5X, 0.75X, 

0.306X, 0.102X), 출력축 회전불평형(0.034X), 

기어의 치합전달오차에 의한 소음원(78X, 46.5X, 

21.75X, 8.57X, 2.86X)에 대해 고유진동수와 위

험속도의 관계를 나타내고 있다. 운전속도 

500rpm에 대해 위험속도가 존재하지 않도록 설계

되었다. 

4. 결  론
  (1) 입력축의 동력이 0.005HP, 회전속도 

500rpm인 함포용 synchro system의 다단 기어 

구동장치를 개발하기 위하여, AGMA규격에 의한 

기어 굽힘강도, 면압강도, 기어치형설계를 안전하

게 설계하였다.

  (2) 전달행렬법을 효과적으로 적용시킬 수 있는 

Hibner's branch법과 자유도가 큰 경우에도 계

산오차 없이 고유특성치를 빠뜨리지 않고 산출할 

수 있는 λ-matrix법을 도입하여 함포용 Synchro 

system 구동장치의 진동모델을 정식화 하였다.

  (3) 함포용 Synchro system 구동장치의 자려

가진원인 질량불평형, 치합전달오차 등을 고려하여 

위험속도 평가를 한 결과, 운전속도 범위 내에 위

험속도가 존재하지 않았다. 
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