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Development of the Decelerator for Briquetting Machine with Low Vibration
Hyoung Woo Lee1․Nam Soo Hur2․In Hwan KIM†

요  약 : 다단의 기어와 이를 구동하고 지지하는 축 및 베어링으로 구성되는 슬래그 분쇄장치(Briquetting
M/C) 용 감속기를 개발하기 위하여, AGMA 규격에 의한 치차의 굽힘강도와 면압강도의 해석과 케이스

의 구조해석을 포함한 정적설계를 수행하고, 감속기의 불평형 질량, 기어의 맞물림 전달오차에 의한 기진

력을 고려한 동적설계를 하였다. 진동해석 결과 감속기의 운전속도 범위 내에 위험속도가 없는 것을 확

인하였다. 
주제어: 감속기, 다단기어, 진동, 위험속도, 캠벨곡선

Abstract: In order to develop the decelerator for briquetting machine which composed of multi-staged 
gears, shafts and bearings, static design of the decelerator has been carried out through the analysis of 
bending and face forces, including structural analysis, applied on those teeth in accordance with 
AGMA(American Gear Manufacturers Association) standard. And also, dynamic design has been carried out
with considering of vibratory forces caused by unbalance mass and transmitting error of gear. On the 
results of vibration analysis, it has been confirmed that there is not any critical speed within its operating
range.
Key w ords: Decelerator, Multi-staged gear, Vibration, Critical speed, Campbell diagram
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1. 서  론 
슬래그 분쇄장치는 철강의 생산과정에서 발생하

는 고온의 용융 슬러그에 고압수를 분사하여 급속

냉각 후․분쇄하여 입자상태의 슬래그를 제조하는 

시설이다. 
제강과정에서 발생하는 고온의 용융 슬러그를 

분쇄장치에 일정하게 공급하기 위해서는 이송스크

류가 경사지게 설치되어야 하며, 중량이 대단히 큰 

스크류와 전동기가 조립되므로 중량분포가 불안정

하고 진동문제가 발생하므로 이를 고려하여 설계해

야 한다. 이와 같은 감속장치와 관련된 연구들을 

살펴보면, 평기어의 경우 Lida[1]는 굽힘과 비틀림

의 연성효과를 고려한 감속기의 동력학적 거동이 

굽힘 및 비틀림을 비연성으로 단순화 시킨 모델해

석의 결과와 다르다고 하였으며, Schwibinger[2]는 

평기어의 비틀림과  굽힘진동의 연성효과가 기어구

동 축계의 안정성에 영향을 끼친다는 것을 확인하

였고, Choy[3]는 굽힘과 비틀림이 연성된 3단 감속

장치에 대하여 동력학적 해석모델에 대한 정상상태

와 과도응답상태를 해석하였으며, Kahraman[4]은 

비틀림과 굽힘 연성효과를 고려한 위험속도를 구하

고 유한요소법을 이용해 불평형 질량과 맞물림 전

달오차에 대한 응답을 구하였다. 1단 헬리컬기어의 

경우, Umeza[5-6]는 치폭이 작은 치차의 맞물림 전
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달오차를 축소하기 위해 회전운동을 수치해석 하

였고, Neriya[7]는 비틀림, 굽힘, 축방향의 연성효

과를 고려해서 정적 맞물림 전달오차를 기진력으로 

하는 응답을 구하였으며, Neriya[8]는 상기 연성진

동을 고려해서 Floquet 이론을 이용하여 안정구획

을 산출하였다.
본 연구에서는 슬래그 분쇄장치의 사양을 기준

으로 다단 기어와 이를 지지하고 구동하는 베어링

과 축 등의 구성부품을 설계하고, 이들 부품이 조

립된 축계장치의 진동을 해석하였다. 기어설계를 

위해 AGMA 2001 규격[9-10]에 따른 굽힘강도와 

면압강도 해석을 수행하였고, 기어케이스에 대한 

구조해석과 슬래그 분쇄장치의 진동계산 모델에서

의 위험속도 평가를 하였다.

2. 슬래그 분쇄장치의 정적설계
2.1 기어 강도계산

본 연구에서는 슬래그 분쇄장치의 감속기어 설

계를 위해 AGMA 2001규격[9-10]에 의한 굽힘강도

와 면압강도를 아래와 같이 수행하였다.
2.1.1 굽힘강도 계산               

AGMA 2001에 따라, 굽힘강도 계산식은 치차가 

허브에 견고하게 고정될 때 최대응력은 이 뿌리의 

필렛(fillet)에서 발생한다고 가정하였다.

 






  (1)

여기서,                  
     : 굽힘응력 계수 ( MPa )

    : 전달 반경하중 ( N )

    : 굽힘강도에 대한 적용계수

    : 굽힘강도에 대한 외형계수

    : 굽힘강도에 대한 하중분포계수

    : 굽힘강도에 대한 동적계수

    : 최소 치폭에서의 순수 치면 폭 (mm)
   : 회전평면에서의 공칭 모듈 (mm)
    : 굽힘강도에 대한 형상계수

 
치차의 굽힘강도는 아래의 식을 만족할 때 안전

하다고 할 수 있으며, 이때의 안전율 U=S/St > 1일 

때 안전함을 알 수 있다.

≤                                      (2)

  

                              (3)

    : 허용 굽힘응력 계수

    : 굽힘강도에 대한 수명계수

    : 굽힘강도에 대한 경도 비례계수

    : 굽힘강도에 대한 온도계수

    : 굽힘강도에 대한 신뢰성계수

Table 1: AGMA bending strength 

Stage
 Safety factor

Pinion Wheel

1st stage 2.06 2.52

2nd stage 1.58 1.95

3rd stage 1.64 2.01

4th stage 1.47 1.73

Table 1에서 안전율(U)이 1 이상이므로 슬래그 

분쇄장치의 감속기 치차들은 굽힘강도에 대해서 모

두 안전하다.

2.1.2 면압강도 계산    

면압강도를 계산하는 목적은 기어의 설계수명시

간 도달 이전에 현저한 피팅이 발생하지 않는 하중

을 결정하기 위해서다. 면압강도 계산식은 곡률을 

가진 두 개의 표면사이의 접촉압력을 계산하는 

Hertz 응력 계산식을 기본으로 해서 치차간의 하중

분담 효과 등을 반영하여 수정한 식이다.

 










              (4) 

여기서,
    : 접촉응력 계수 ( MPa )

    : 탄성계수 N  mm 
    : 침식저항에 대한 적용계수

    : 침식저항에 대한 외형계수

    : 침식저항에 대한 하중분포계수
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    : 표면상태 계수

    : 동적 계수

    : 피니언기어의 운전 중 피치지름 (mm)
     : 침식저항에 대한 형상계수

치차의 면압강도는 아래의 식을 만족할 때 안전

하다고 할 수 있으며, 이때의 안전율 U=S/Sc > 1일 

때 안전함을 알 수 있다.

≤                                      (5)

  

                               (6)

   : 허용 접촉응력 계수

    : 침식저항에 대한 수명계수

    : 침식저항에 대한 경도 비계계수

    : 침식저항에 대한 온도계수

    : 침식저항에 대한 신뢰성계수

상기의 계산식을 근거로 본 연구에서 검토한 슬

래그 분쇄장치의 감속기어 면압강도 계산결과는 

Table 2에 보이는 바와 같이 안전율이 1 이상이므

로 모든 기어들은 안전하다고 판단되었다. 

Table 2: AGMA pitting resistance.

Stage
Safety factor

pinion wheel

1st stage 1.35 1.45

2nd stage 1.15 1.22

3rd stage 1.14 1.21

4th stage 1.10 1.20

2.2 기어케이스의 구조해석

구조해석 범용 프로그램인 ANSYS를 이용하여 

기어 케이스의 응력, 변형, 고유진동수 등을 계산하

였다. 그 결과 서 케이스의 최대응력은 1.23 Mpa로 

재료의 허용강도를 만족함을 알 수 있으며(Figure 
1), 최대 변형량은 0.14μm로 매우 미미하고(Figure 
2), 모드별 위험속도와 동적변형량에도 문제가 없

음을 알 수 있다(Figure 3). 

Figure 1: Stress of gear case.

Figure 2: Deflection of gear case.
 

(a) 1st critical(102.76Hz) (b) 2nd critical(157.84Hz)  

  

(c) 3rd critical(207.74Hz)  (d) 4th critical(229.85Hz)  

 (e) 5th critical(269.65Hz)  (f) 6th critical(279.43Hz)  
Figure 3: Mode shape of gear case.
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3. 슬래그 분쇄장치의 동적설계
3.1 진동해석 모델

슬래그 분쇄장치의 감속기 구성도는 Figure 4와
같고, 입력축의 동력 180kW, 회전속도 1,500pm인 

기어에 의해 출력축에 동력이 전달되고 출력축 회

전속도는 7.5rpm(감속비: 1/200)이다.
헬리컬 휠기어, 피니언기어, 구동축, 지지베어링 

및 이들을 조립하는 기어케이스로 구성된 감속기의 

진동해석모델을 집중질량계로 하여 각 절점에 축방

향, 굽힘 및 비틀림 방향의 변위와 자이로 효과를 

고려해서 6자유도로 작성하였다. 한쌍의 헬리컬 기

어는 회전하는 두 개의 강체와 탄성변형하는 치면 

접촉부, 즉 두 기초원에 연결된 한 개의 스프링 요

소로 가정하고 감쇠는 무시하였다. 구동축은 질량

을 고려한 운동에너지와 탄성에너지를 갖는 유한요

Figure 4: Construction of a gearbox 

Table 3: Gear parameter for vibration model

gear pair mass
(kg)


( )

tooth 
stiffness

()

P#1
pinion 2.31 0.0028

1.3379
wheel 75.91 2.3254

P#2
pinion 8.98 0.0181

1.3233
wheel 225.41 10.7474

P#3
pinion 35.22 0.1773

1.3526
wheel 609.56 58.6039

P#4
pinion 163.54 2.40318

1.3134
wheel 1303.51 154.894

소 모델로 가정하였고, 회전체는  강체의 운동에너

지를 갖는 저장요소로, 베어링은 모두 선형 스프링

으로 가정하였다[11].
Table 3, Table 4. Table 5는 각각 기어, 축, 베어

링 진동모델을 위한 파라미터를 나타낸다.

Table 4: Shaft parameter for vibration model
length
(mm)

mass
(kg)



( )


( )

1st shaft 863 55.76 0.09 2.86

2nd shaft 611 52.77 0.11 1.60

3rd shaft 641 104.76 0.41 3.36

4th shaft 685 236.58 1.92 9.96

5th shaft 1055 307.38 7.22 28.88

Table 5: Bearing parameter for vibration model

Bearing 
Number

Radial 
stiffness
(MN/m)

Axial 
stiffness
(MN/m)

1st shaft 
bearing

B.RG 
31319

Lh 912.54 450.87

Rh 1178.32 704.79

2nd shaft
bearing

B.R.G 
22222

Lh 1988.17 106.43

Rh 2173.78 119.79

3rd shaft
bearing

B.R.G 
22228

Lh 2439.51 121.28

Rh 2624.51 134.003

4th shaft
bearing

B.R.G 
23044

Lh 5054.36 202.08

Rh 4733.02 183.28

5th shaft
bearing

B.R.G 
23964

Lh 6348.12 176.67

Rh 6333.57 169.78

3.2 분쇄장치의 진동을 고려한 설계

Figure 5는 슬래그 분쇄장치의 감속기 조립상태

를 나타내고 있다. 분쇄장치 감속기의 가진원은 회

전 불평형, 기어접촉부의 치형오차, 치형 피치오차, 
베어링과 회전축의 설치오차 등에 의한 가진과, 그 

밖에 치형강성계수의 시간적 변화로 인한 자려진동 

및 구름베어링 부에서의 유격 및 비선형 변형으로 

인한 가진 등이 있다[11].
회전질량 불평형에 의한 가진진동수는 회전속도

(ω)와 같다. 베어링과 회전축의 설치오차로 인한 가

진은 회전속도의 정수배(2ω, 3ω etc)로 나타난다. 
기어접촉부에서 치형 가공오차, 피치오차와 구동시
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의 부하에 의한 치접촉부의 변형에 따른 치합 전달

오차로 인해 소음을 발생시킨다. 이 때의 진동수는 

축의 회전각속도에 기어 잇수를 곱한 소위 치통과 

주파수(Ω)가 된다. 또, 치접촉부의 강성계수는 접촉

위치에 따라 주기적으로 변하므로 이에 따른 자려

진동은 회전축 진동수와 치통과 주파수 및 그의 정

수배의 side bands(±  ,      etc) 주파수

를 갖는다[11].  
감속기의 자려진동과 외부진동의 합성진동수를 

   ⋯ , 고유진동수를    ⋯  이라 할 때, 

공진은 어느 가진진동수가 어느 고유진동수와 일치

할 때 발생한다.

    (7)

공진상태에서는 가진진동수가 각각 독립적이지 

않고 모두 입력축 회전속도의 몇 배로 정의되므로 

공진이 발생되는 위험속도가 얻어지게 된다. 즉, 
  라 한다면, 위험속도는 

   (8)

따라서, 분쇄장치 감속기의 운전속도 범위에 위

험속도가 존재하지 않도록 설계하는 것이 바람직하

다. Figure 6은 기어-로터 시스템의 위험속도선도를 

나타낸다. 가진진동수가 입력축 회전속도의 각각 

C1, C2, C3배라 하면 운전속도 범위 ≺ ≺

에서 고유진동수  2, 3, 4와 일치하는 경우는 A, B, 
C 점이다. A, B, C점의 X축을 읽으면 위험속도, Y
축을 읽으면 고유진동수가 된다.

Figure 5: Decelerator for Briquetting Machine. 

Figure 6: Campbell diagram of gear-rotor system

치차 강성계수의 시간적 변화, 베어링의 유격 및 

비선형 변형 등에 의한 2차적 기진력은 1차적 기진

원의 조합에 의해 나타나므로, 본 연구에서는 설계

단계에서 불평형진동(ω), 축정열 불량(2ω. 3ω), 치
차간 전달오차(Ω)에 의한 1차적인 기진원만 고려하

였다. 본 연구에서 검토한 감속기의 1차적 기진원

은 Table 3에 보이는 바와 같다.

Table 6: Rotating speed from vibratory source

Vibratory Source Ratio    RPM
Mass Unbalance 

 1X 1,500
Mass Unbalance 

 0.216X 324
Mass Unbalance 

 0.050X 75
Mass Unbalance 

 0.013X 19.5
Mass Unbalance 

 0.005X 7.5
Gear Profile Error 
 ( =  ) 19X 28,50

Gear Profile Error 
 ( =  ) 3.888X 5,832

Gear Profile Error 
 ( =  ) 0.9X 1,350

Gear Profile Error 
 ( = ) 0.25X 375
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Figure 7은 운전속도를 1X라 할 때 입력축의 불

평형(1X), 중간축의 불평형(0.216X, 0.05X, 0.013X), 

출력축의 불평형(0.005X), 치차간 전달오차(19X, 

3.888X, 0.9X, 0.25X)에 의한 진동수와 고유진동수 

및 위험속도의 관계를 나타내고 있다. 분쇄장치 감

속기의 운전속도 1,500rpm에서는 위험속도가 존재

하지 않음을 알 수 있다. 초기 구동 시에, 운전속도

에 도달하기 전인 897, 1,216, 1,326rpm에서의 위험

속도는 기어의 치차간 전달오차에 의해 발생하고, 

이 때의 고유진동수는 284, 385, 420Hz임을 알 수 

있다. Figure 8 ∼ Figure 10은 초기 구동시의 위험

속도에 대한 고유모드를 해석 한 결과이다.  Figure 

8은 2nd shaft의 굽힘과 축방향이 큰 진동모드를 

나타낸다. Figure 9는  2nd shaft의 축방향이 큰 진

동모드를 나타낸다. Figure 10은 1st shaft, 2nd 

shaft의 굽힘에 의한 진동모드를 나타낸다.

Figure 7: Campbell diagram. 

Figure 8: 1st mode shape(284Hz)

Figure 9: 2nd mode shape(385Hz)

Figure 10: 3th mode shape(420Hz)

4. 결  론
본 연구에서는 소요동력 180KW, 입력축/출력축 

1500/7.5rpm(감속비: 1/200)인 슬래그 분쇄장치용 

감속기 개발을 위하여 기어의 강도해석, 감속기 동

역학 해석 등을 통하여 시스템의 신뢰성, 위험속도 

특성 등의 종합적인 연구를 수행하였다.
(1) 슬래그 분쇄장치용 감속기 요구사양에 근거

하여 AGMA 규격에 적합한 강도를 구비하도록 기

어와 기어케이스의 강도해석과 구조해석을 수행하

였으며, 설계치수는 대부분 만족한 결과를 나타내

었다. 
(2) 감속기의 진동모델을 이용하여 진동해석을 

수행한 결과 운전속도 범위 내에 위험속도가 존재

하지 않았다. 초기 구동 시에, 운전속도에 도달하기 

전인 897, 1,216, 1,326rpm에서 위험속도가 존재하

였고, 이것은 기어 치차간의 전달오차에 의한 원인

임을 알 수 있다.
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(3) 초기 구동시의 위험속도에 대해 모드해석을 

한 결과, 위험속도 897rpm은 2nd shaft의 굽힘과 

비틀림 진동에 의해, 위험속도 1,216rpm은 2nd 
shaft의 비틀림 진동에 의해 pair #1 치차간의 전달

오차를 일으킬 것으로 생각된다. 또한 위험속도 

1,326rpm은 1st shaft, 2nd shaft의 굽힘진동에 의해 

pair #1의 치차간 전달오차를 일으킬 것으로 사료

된다.  
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