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서  론1. 

대량의 승객을 수송하는 철도차량에서 감속기는 모

터의 동력을 차축으로 전달하기 위한 핵심 장치이고, 

기어 및 케이스 베어링 베어링 하우징 등의 부품으로 , , 

구성되어 있다 여러 부품 중 기어는 감속기에서 가장 . 

중요한 부품 중 하나이고 피니언 및 기어는 고속 및 , 

고부하를 고려하여 설계 제작하고 있다 그러나 설계 , . 

또는 제작 시 기어 및 케이스의 가공오차와 축의 조립

오차로 인하여 기어의 편접촉이 발생하고 감속기의 과

도한 진동 또는 기어의 이 파손 치면 손상 등이 ( ) , 齒

발생하는 사례가 있다 따라서 이와 같은 가공 및 조립. 

오차 등 각종 오차를 고려한 기어의 강도 평가는 철도

차량 안전 운행을 위해 확보해야 할 중요 기술 중 하나

이다.
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ABSTRACT

Gear designers need to select the proper tolerances for deviations in both the center distance and parallelism of 

axes because these deviations cause high stresses and lead to fatigue breakage of the teeth. In this study, a 

three-dimensional finite element analysis model was developed for a helical gear used in metro vehicles, and a 

bending stress analysis method for gear pairs was established according to the contact position change. Using this 

model, the effect of shaft misalignment due to the center distance and shaft parallelism deviations on the bending 

stress of the gear was analyzed. As a result, the magnitude of the bending stress changed nearly linearly with the 

change in the center distance deviation. The tooth contact of the helical gear is biased toward the end of the tooth 

width when the parallelism deviations of the shaft occur, and the tooth root bending stress increases.    

Keywords : 헬리컬 기어 중심거리 오차Helical Gear( ), Center Distance Tolerances( ), Shaft Parallelism Tolerances

축의 평행도 오차 굽힘응력 유한요소해석           ( ), Bending Stress( ), Finite Element Analysis( )
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축의 조립오차에 대한 기어 응력 및 손상의 영향에 

관한 연구는 주로 실험적 연구 및 해석적 연구로 구분

할 수 있다 실험적 연구로는 등. Hotait [1]은 축의 조립오

차와 치형수정이 기어의 하중분포와 굽힘응력에 미치

는 영향을 실험적으로 분석하였으며 과도한 치형수정 , 

값은 기어의 이뿌리 응력 및 접촉응력을 증가시킨다고 

하였다 등. Kumar [2]은 평기어를 대상으로 축의 오차에 

따른 기어 치 접촉면적에 대한 실험을 수행하였고 축, 

방향 및 반경방향 오차와 각도 오차(angular 

에 따른 접촉 면적의 영향을 분석하였다misalignment) . 

등Lisle [3]은 유한요소해석을 통하여 평기어의 굽힘응

력을 계산하고 실험결과와 ISO 6336[4], AGMA 2101[5]

의 계산결과를 비교하였다.

해석적 연구로는 등Lee [6]은 차원 유한요소해석을 3

통하여 전동차용 헬리컬 기어의 굽힘강도와 면압강도

를 계산하고 규격의 결과와 비교하였다 등ISO . Lias [7]

은 평기어 의 차원 유한요소해석을 통하여 (spur gear) 3

축방향 오차가 응력에 미치는 영향에 대한 연구를 수행

하였으며 접촉영역과 치저부의 응력 분포는 축의 오차, 

에 비례함을 보여주었다 등. Shehata [8]은 유한요소해석

을 통하여 헬리컬기어의 조립오차와 치형수정에 대한 

응력의 변화를 분석하였고 기존 기어 설계 프로그램과 , 

그 결과를 비교하였다 이상과 같은 축의 오차가 헬리. 

컬 기어의 굽힘응력에 대한 영향에 대한 많은 연구가 

되었지만 대부분 해석의 타당성을 검증하는 수준이었, 

고 실제 설계에 적용하기 위한 정량적 값을 도출하기 

어렵다. 

따라서 본 연구에서는 전동차용 헬리컬기어를 대상

으로 차원 유한요소해석 모델을 구축하고 하중 전달 3

시 접촉 위치 변화에 따른 기어의 굽힘응력 해석 방법

을 정립하였다 국제규격을 이용한 기어의 굽힘강도 . 

계산에는 하중계수를 적용하는 방법으로 가공 또는 조

립오차에 대한 고려를 하고 있지만 실제 설계 제작시 , , 

오차의 범위를 설정하기 어렵다 따라서 구축된 모델을 . 

이용하여 가공 및 조립 시 발생하는 축의 조립오차인 

중심거리 오차 축의 평행 오차 축의 어긋남 오차에 , , 

따른 기어의 굽힘응력 변화를 분석하였고 적정 오차범, 

위를 검토하였다.

유한요소해석2. 

해석 모델2.1 

해석에 사용된 기어는 국내 전기동차용으로 사용하

고 있는 감속기의 피니언 및 기어를 대상으로 하였다. 

기어의 주요 사양은 과 같이 모듈 피니언 Table 1 , 4.5, 

및 기어 잇수는 각각 압력각 도 비틀림각 22, 139, 20 , 

도 중심거리 이다 헬리컬 기어의 전 물림률11.7 , 370 . 

은 이고 피니언과 기어의 기하학(total contact ratio) 2.88 , 

적 형상은 과 같다Fig. 1 .

기어의 정확한 응력 해석을 위하여 인벌류트 곡선

과 트로코이드 곡선으로 구성되어 있는 기어 치형을 

정확하게 계산하고 차원 형상으로 만들어야 한다3 . 

각각의 좌표를 계산하여 차원 형상으로 구현할 수 3

있지만 많은 시간과 시행착오가 필요하므로 본 논문, , 

에서는 기어 설계 전용 프로그램인 KISSsoft[9]를 이용

하여 기어의 차원 치형 형상을 구축하였다3 .

해석 방법2.2 

기어의 굽힘강도 해석은 비선형 수치해석에 많이 

사용되는 상용 유한요소해석 프로그램인 Abaqus[10]

를 사용하였다.

Fig. 1 Three Dimensional Geometry of pinion and gear

Parameter Pinion Gear

Normal module, mm 4.5

No. of teeth 22 139

Pressure angle 20

Helix angle 11.7

Hand of helix Left Right

Operating Center 
distance, mm 370

Face width, mm 90 90

(a) Pinion           (b) Gear

Table 1 Gear input parameters 
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Fig. 2 FE model of helical gear

Table 2 Loads and boundary condition in different 

steps

Step no. Pinion Gear

Step 1
Loads No load No load

BC  Fixed

Step 2
Loads Tinput No load

BC Free rotation Fixed

Step 3
Loads Tinput No load

BC Free rotation 

해석 대상 기어는 물림율이 이상 이므로 최소한 2

개의 이가 동시에 물림이 발생할 경우를 해석할 수 3

있어야 한다 따라서 기어 회전에 따라 충분히 물림이 . 

발생할 수 있도록 피니언은 개 기어는 개의 이로 5 , 6

구성된 해석 모델을 구축하였고 기어의 접촉에 크게 , 

영향을 미치지 않는 축과 보스는 제외하여 해석모델

을 간략화하였다 헬리컬 기어의 경우 기어가 접촉하. 

여 회전할 때 이뿌리 응력은 치접촉의 수직 위치 뿐만 

아니라 치폭 위치에 따라 변화한다 따라서 피니언 . 

및 기어를 차원으로 모델링하여 차원으로 변화하3 3

는 접촉의 경우를 해석하여였고 절점 육면체 요소, 8 (8 

를 사용하였다node brick element, C3D8R) . 

이뿌리 영역의 굽힘응력을 계산하기 위하여 필렛 

부위는 로 가능한 조밀하게 분할하였고 해석0.05 mm , 

시간을 최적화하기 위하여 치접촉 부위 및 치폭방향

의 메쉬는 해석결과가 수렴 되는 범위에서 0.25 5 ∼

내에서 요소를 분할하였다 최종 완성된 해석 모mm . 

델의 치면 및 필렛부위 메쉬형상은 와 같다Fig. 2 .

헬리컬 기어는 평기어와 같이 치면에 집중하중을 

주어 해석하기가 어려우므로 맞물리는 기어 쌍이 접

촉하도록 해석하여야 한다 따라서 피니언과 기어의 . 

접촉 발생 가능 영역을 접촉쌍 로 지정하(contact pair)

였다 피니언의 치면 접촉영역을 접촉요소로 . master 

하고 기어의 접촉면을 접촉요소로 하였다 접촉, slave . 

면의 마찰계수는 으로 하였고 탄성계수는 0 , 207 GPa, 

포아송 비 는 을 적용하였다(Poisson's ratio) 0.3 . 

경계조건 설정을 위하여 피니언 및 기어의 중심에 

기준점 를 설정하고 피니언 및 기어 보(reference point)

스부 내면과 변위가 연동되도록 Kinematic coupling 

조건[10]을 설정하였다 하중 및 경계조건은 와 . Table 2

같이 첫 번째 단계는 접촉해석의 수렴을 위하여 하중

을 부가하지 않은 상태에서 피니언을 회전시켜 피니

언과 기어 치면이 서로 접촉이 발생하도록 하고 두 , 

번째 단계는 기어를 고정시킨 상태에서 피니언에 입

력 토크를 부가시킨 후 세 번째 단계에서 피니언에 , 

토크와 기어에 회전변위를 주어 기어와 피니언이 접

촉하여 회전하는 상황을 모델링 하였다 세 번째 단계. 

에서 해석 시간 간격 을 일정하게 하여 회전 (time step)

변위가 일정하게 변화하도록 하였다. 

굽힘강도 해석 결과2.3 

기어의 공칭 이뿌리 굽힘응력(nominal tooth root 

stress) 은 오차가 없는 기어 쌍이 정적 공칭 토크 

하중을 받고 수축 끼워맞춤과 같은 프리스트레스

가 없는 경우의 이뿌리에서 발생되는 최대 (prestress)

국부 주응력으로 정의하고 있으며 다음과 같이 계산, 

한다[4].

 ∙


              (1)

  

여기에서, 

  는 공칭 접선하중 으로 (nominal tangential load)

기준 피치원 상의 접선 하중(transverse load tangential 

to the reference cylinder), 

   는 치폭(facewidth), 

   은 치직각 모듈(normal module), 

   는 치형계수(form factor), 

   는 응력수정계수(stress correction factor), 
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   는 비틀림각 계수(helix angle factor),

   는 림 두께 계수(rim thickness factor),

   는 고치계수 이다(deep tooth factor) . 

설계 하중 의 토크가 작용할 경우 접선하2,127 Nm , 

중 는 이고 식 로 계산한 피니언의 공칭 42,077 N , (1)

이뿌리 굽힘응력은 이다 이 때 계산된 주요240 MPa . 

계수의 값은 과 같다Table 3 . 

구축한 유한요소모델 및 해석방법을 이용하여 동

일하중 조건에서 해석한 이뿌리 굽힘응력(Maximum 

의 최대값은 이었다 이 해석 principal stress) 231.3 MPa . 

결과는 식 의 계산 결과와 비교하여 약 의 차이(1) 3%

로 거의 유사하여 해석모델 및 해석방법의 타당성이 

있음을 확인하였다. 

은 피니언 회전위치에 따른 기어와의 치면 Fig. 3

접촉 상태를 나타내고 있다 에서 피니언 번 . Fig. 3 (a) 3

이를 기준으로 위치 은 치접촉이 시작되1 (position 1)

는 위치이고 나머지 위치는 치폭방향으로 접촉이 확

장되고 있다 의 위치 의 지점에. Fig. 3 (c) 3 (position 3)

서 기어 이의 쌍 물림이 발생하며 위치 의 지점2 , 4, 5

은 번 이의 전영역에서 접촉이 발생한다3 .

는 피니언 번 이 필렛부에서의 접촉위치Fig. 4 3

에 따른 치폭방향 이뿌리 굽힘(position 1 position 5)∼

응력을 비교한 그림이다 위치 에서는 치폭기준 좌. 1

측 끝단에 이 접촉이 발생하므로 굽힘응력은 치폭 끝

단에서 최대값을 나타내며 피니언이 회전함에 따라 , 

접촉영역이 넓어지고 최대 굽힘응력의 위치도 변화

한다 접촉 위치별 최대 굽힘응력은 약 의 차이를 . 4.5%

나타내었으며 회전 위치 일 경우 가장 큰 굽힘응력, 3

을 나타내었다. 

Table 3 Factors for nominal tooth root stress calculation

Factor Symbol Pinion Gear

Form factor  1.132 1.35

Stress correction factor  2.260 2.065

Helix angle factor  0.903

Rim thickness factor  1

Deep tooth factor  1

(a) position 1 (b) position 2

(c) position 3 (d) position 4

(e) position 5

Fig. 3 Contact surface of pinion

물림률이 이상인 헬리컬 기어의 경우 쌍 물림과 2 2

쌍 물림이 번갈아 발생한다 위치 일 경우 쌍 물림3 . 3 2

이 일어나고 나머지 위치는 쌍 물림이 발생하기 때3

문에 쌍 물림이 발생할 경우 굽힘응력은 가장 크게 , 2

나타남을 알 수 있다 피니언 번 이 필렛부의 압축 . 3

굽힘응력은 인장 굽힘응력보다 크게 발생하였고 그 , 

비율은 치폭 위치별로 다르지만 최대 차이는 약 24%

이었다.

축의 오차에 따른 해석 결과3. 

중심거리 오차에 따른 굽힘응력3.1 

기어 이 에 대한 오차는 피치오차 치형오차 흔( ) , , 齒
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Fig. 4 The root stress for the different contact positions

Fig. 5 The root stress for the center distance deviations

Fig. 6 Shaft in-plane and out-of-plane deviations

들림 오차 등과 같은 기어 정밀도 오차와 기어 쌍에 

대한 중심거리 오차 축의 평행도 오차 등 조립오차로 , 

구분한다 기어 설계자는 중심거리와 축의 평행도 오. 

차에 대해 적절한 허용치를 선정해야 한다 중심거리 . 

및 축의 평행도 오차의 허용치는 백래쉬 와 (backlash)

맞물리는 기어의 정렬 이 적용 기계의 성능 (alignment)

및 수명 등의 요구조건을 만족하도록 선정하여야 한

다[11] 케이스 가공 베어링 조립 등을 포함한 축의 . , 

조립오차가 작을수록 기계는 높은 성능을 나타낼 수 

있지만 정밀도가 높아질수록 제작 비용이 급격하게 , 

상승하므로 적절한 오차의 선정은 매우 중요하다.

는 도면상의 중심거리 허용차Fig. 5 (Centre distance 

를 기준으로 중심거리 변allowances) =±0.0285mmδ

화에 따른 회전 위치 에서 피니언 번 이 3(Fig. 3 (c)) 3

필렛부의 굽힘응력 변화를 해석한 결과이다 이후 해. 

석결과는 별도로 지정하지 않는 한 모두 피니언 번 3

이 필렛부의 굽힘응력을 나타낸다 에서 축은 . Fig. 5 x

치폭을 기준으로 단위화 하였고 축은 중심거리 오, y

차가 일 때 굽힘응력 최댓값을 기준으로 단위화 하0

여 표시하였다. 

중심거리 오차가 일 때와 비교하여 중심거리 오차0

가 증가하여 중심거리가 멀어질 때 오차 굽힘응력(+ ) 

은 증가하며 반대로 가까워 질때 오차 굽힘응력은, (- ) 
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감소하였다 이것은 중심거리 변화에 따라 접촉위치. 

가 변화하여 하중작용점이 변화하기 때문이고 중심, 

거리 오차변화에 따라 굽힘응력의 크기는 거의 선형

적으로 변화하였다. 

축의 평행오차의 영향3.2 

축의 평행도 오차 는 오차(shaft parallelism tolerance)

의 영향이 벡터방향에 따라 달라지기 때문에 과 Fig. 6

같이 축의 평행오차 와 축의 (shaft in-plane deviation)

어긋남오차 로 구분한다(shaft out-of-plane deviation)
[11] 축의 평행오차는 축의 공통 평면에서 측정되는 . 

축의 오차이며 축의 어긋남오차는 축의 공통평면에 

수직인 평면에서 측정된다.

은 피니언 회전 위치 일 경우 축의 평행오차Fig. 7 3

에 따른 굽힘응력 변화를 해석한 결과이다 축의 평행. 

오차는 기어의 피치원 직경 및 (reference diametter) d 

치폭 에 따라 달라지므로 본 해석에서는 참고자료b [12]

의 피치원 직경 치폭 일 때 최대 280<d<560, 40<b 80 ≤

허용치 를 적용하였다=±0.062 mm . δ

해석결과 축의 평행오차가 양의 방향으로 커질 때

오차 치폭 중앙부 위치 에서의 굽힘응(+ ) (0.4<x/b<0.7 )

력은 오차가 없을 때 보다 증가하고 치폭 왼쪽 측면, 

위치 에서는 감소한다 이는 양의 방향 평행(x/b<0.3 ) . 

오차는 치폭 측면의 접촉면적이 감소되고 중앙부의 

접촉이 증가되기 때문이다 반대로 축의 평행오차가 . 

음의 방향으로 작아질 때 오차 는 치폭 중앙부 굽힘(- )

응력은 감소하고 측면에서의 굽힘응력은 증가하게 

된다. 

은 피니언 회전 위치 일 경우 축의 평행오차Fig. 8 1

에 따른 굽힘응력의 변화를 해석한 결과이다 피니언 . 

회전 위치 일 경우 피니언 번 이에서는 치접촉이 1 3

발생하기 시작하는 부분이고 이 영역에서 평행오차, 

가 음의 방향으로 작아질 때 오차 는 굽힘응력은 증(- )

가하고 양의 방향일 때 굽힘응력은 감소하게 된다. 

이것은 음의 방향 평행오차는 오차가 없을 때보다 평

행오차가 생긴 치폭 좌측의 피니언과 기어 사이 틈새

가 작아져 접촉이 강하게 발생하기 때문이다.

는 피니언 회전 위치 에서 축의 평행오차에 Fig. 9 5

따른 굽힘응력의 변화를 해석한 결과이다. 

피니언 회전 위치 일 경우 피니언 번 이에서는 5 3

치접촉이 치폭 우측에서 강하게 발생한다.

이 영역에서 평행오차가 음의 방향으로 작아질 때

오차 는 굽힘응력은 감소하고 양의 방향으로 커질 (- )

때 굽힘응력은 증가하게 된다.

Fig. 7 The root stress for the shaft in-plane deviations 

at position 3

Fig. 8 The root stress for the shaft in-plane deviations 

at the position 1

Fig. 9 The root stress for the shaft in-plane 

deviations at the position 5
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Fig. 10 The root stress for the shaft out-of-plane 

deviations at the position 3

Fig. 11 The root stress for the shaft out-of-plane 

deviations at the position 1

Fig. 12 The root stress for the shaft out-of-plane 

deviations at the position 5

축의 어긋남 오차의 영향3.3 

은 피니언 회전 위치 에서 축의 어긋남 오Fig. 10 3

차에 따른 굽힘응력의 변화를 해석한 결과이다 축의 . 

어긋남 오차는 평행 오차와 동일하게 최대 허용치 δ

를 적용하였다=±0.062 mm . 

축의 어긋남 오차가 양의 방향 오차 에서 (+ , Fig. 6

축으로 축의 어긋남이 발생할 때으로 커질 때 치폭 +y )

중앙부 위치 에서의 굽힘응력은 오차가 (0.5<x/b<0.7 )

없을 때보다 증가하고 치폭 측면 위치 에서, (x/b<0.3 )

는 오차가 없을 때보다 감소한다 반대로 축의 어긋남 . 

오차가 음의 방향 오차 에서 축으로 축의 어(- , Fig. 6 -y

긋남이 발생할 때으로 발생할 때 치폭 중앙부 굽힘응)

력은 감소하고 측면에서의 굽힘응력은 증가한다 이. 

것은 양의 방향 어긋남 오차는 치폭 좌측 측면의 기어 

틈새를 오차가 없을 때보다 넓게 만들기 때문에 좌측 , 

측면에서의 접촉면적 및 응력이 감소되고 중앙부의 

응력이 증가하게 된다.

은 피니언 회전 위치 일 경우 축의 어긋남 Fig. 11 1

오차에 따른 굽힘응력의 변화를 해석한 결과이다 이 . 

위치에서는 피니언 번 이에서 치접촉이 발생하기 3

시작하는 부분이고 이 영역에서 어긋남 오차가 음의 , 

방향일 때 오차 는 굽힘응력은 증가하고 양의 방향(- )

일 때 굽힘응력은 감소하게 된다 이것은 위의 중앙부 . 

접촉에서와 마찬가지로 음의 방향 어긋남 오차는 치

폭 좌측의 피니언과 기어 사이 틈새를 좁게 만들고 

이 영역에서 편접촉이 발생하기 때문에 굽힘강도가 

증가하게 된다.

는 피니언 회전 위치 에서 축의 어긋남 오Fig. 12 5

차에 따른 굽힘응력의 변화를 해석한 결과이다 이 . 

경우 축의 어긋남 오차가 양의 방향일 때 오차 는 (+ )

굽힘응력은 증가하고 음의 방향일 때 굽힘응력은 감

소하였다.

해석결과 검토3.4 

해석결과 기어 쌍의 접촉에서 중심거리 오차의 변

화에 따라 굽힘응력의 크기는 거의 선형적으로 변화

하였으며 굽힘응력은 중심거리 허용치 , =±0.0285δ mm 

변화에 약 변화하였다 변화량은 크지 않지만±0.3% . , 

중심거리 오차가 작아질 경우 오차 굽힘응력은 감(- ) 

소하여 기어의 굽힘 파손 을 감소시(bending fracture)

킬 수 있다 그러나 중심거리 변화는 기어의 백래쉬. , 
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Fig. 13 The root stress variations according to the 

shaft in-plane deviations

Fig. 14 The root stress variations according to the 

shaft out-of-plane deviations

와 직접적으로 연관되기 때문에 적정 중심(backlash)

거리 오차는 백래쉬가 허용하는 한도내에서 관리하

는 것이 유리할 것으로 판단된다. 

헬리컬 기어의 치접촉은 두쌍 혹은 세쌍의 기어 

물림에서 치폭 방향으로 비교적 균등한 분포의 접촉

압력이 발생하여야 하지만 평행도 오차가 발생할 경, 

우 이 접촉은 치폭 끝단 쪽으로 치우쳐 편접촉이 발생

하게 되고 이 영역에서 이뿌리 굽힘응력은 증가하게 , 

된다 은 축의 평행오차에 따른 회전위치별 최. Fig. 13

대굽힘응력의 변화를 비교한 그림이다 그림에서와 . 

같이 위치 에서 접촉이 발생하는 경우 평행오차가 5

굽힘강도에 가장 크게 영향을 미치고 평행오차 , δ

에 굽힘응력은 의 변화를 나타내었=±0.062 mm ±33%

다 는 축의 어긋남오차에 따른 회전위치별 최. Fig. 14

대굽힘응력의 변화를 비교한 그림이다 그림에서와 . 

같이 위치 과 에서 접촉이 발생하는 경우 어긋남오1 5

차가 굽힘강도에 가장 크게 영향을 미치고 어긋남오, 

차 에 굽힘응력은 의 변화를 나타=±0.062mm ±51%δ

내었다. 

이상의 해석결과로부터 기어 쌍에 대한 중심거리 

오차보다 축의 평행도 오차 평행오차 어긋남오차 는 ( , )

기어의 굽힘강도를 크게 증가시킨다 이는 기어의 수. 

명에 가장 안 좋은 경우인 편접촉을 초래하기 때문에 

기어의 굽힘강도 안전율과 허용 진동의 범위 내에서 

평행도 오차를 선정할 필요가 있다. 

결 론4. 

본 연구에서는 헬리컬기어의 차원 유한요소해석 3

모델을 구축하고 토크 전달 시 접촉 위치 변화에 따른 

기어의 굽힘응력 해석 방법을 정립하였다 구축된 모. 

델을 이용하여 기어 축의 조립오차인 중심거리 오차, 

축의 평행오차 및 어긋남오차에 따른 기어의 굽힘응

력 변화를 분석하였고 적정 오차범위를 검토하였다, .

해석결과 중심거리 오차변화에 따라 굽힘응력의 , 

크기는 거의 선형적으로 변화하였다 중심거리 오차. 

는 기어의 백래쉬 와 직접적으로 연관되기 (backlash)

때문에 백래쉬 허용한도내에서 관리하는 것이 유리

하다. 

헬리컬 기어의 이 접촉은 축의 평행도 오차평행오(

차 어긋남오차 가 발생할 경우 치폭 끝단 쪽으로 치, )

우쳐 편접촉이 발생하게 되고 이뿌리 굽힘응력은 증

가하게 된다 기어 쌍에 대한 중심거리 오차보다 축의 . 

평행도 오차는 기어의 굽힘강도를 크게 증가시킨다. 

축의 평행도 오차 중에는 축의 어긋남오차가 평행오

차보다 굽힘응력에 더 큰 영향을 미친다 축의 평행도 . 

오차가 발생할 경우 기어의 허용 굽힘응력을 초과하

는 경우가 생길 수 있다 따라서 기어의 굽힘강도 안. 

전율 범위 내에서 적정한 평행도 오차를 선정하고 관

리하여야 기어의 손상을 예방할 수 있다.
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