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서 론1.

직선이송장치인 랙 피니언 시스템은(rack pinion)

구조가 간단하고 가격이 저렴하다는 장점이 있지만,

기어 피치점을 제외한 접촉면에서 미끄럼 운동이

일어나고 이로 인해 마찰 마멸이 발생하게 된다, .

이를 개선하기 위해 볼 스크류와 비접촉식 리니어

모터가 개발되어 그 기술이 오늘날 급속히 발전하

게 되었다 하지만 볼 스크류는 다수의 볼의 구름운.

동에 의해 작동되기 때문에 동작부에 부품이 많고

롱 스트로크 구현 등의 애로점이 있고 리니어 모터,

는 가격이 비싸다는 단점이 있다.

이에 최근 랙 기어를 핀 또는 롤러로 대체한

과 같은 시스템이 그Fig. 1 RRP(roller rack pinion)

대안으로 검토되고 있다 이 시스템은 다접. RRP

촉 특성으로 인해 백래시 가 거의 없어(backlash)

소음과 진동 특성이 개선된 고정밀 제어장치에의

응용 및 원활한 구름 접촉으로 인해 마모에도 강

하다는 특징을 갖고 있다 특히 치 사이 분진발.

생이 적어 실외의 가혹한 환경하에서 유리한 직

선이송 시스템을 구축할 수 있는 장점이 있다.

하지만 지금까지의 시스템의 캠 피니언은RRP

치선역 과 치저역 을 두 곡선(addendum) (dedendum)

으로 연결한 합성치형 설계가 그 주를 이루었고,

이로 인한 간섭과 언더컷 문제의 개선을 위한 연

구가 최근 수행되고 있다.

와Gonzalez Angeles,
(1) 와Chablat Angeles

(2)는

와 같이 공액 캠을 이용한 에Fig. 2 "Slide-O-Cam"

대한 연구를 수행하여 독특한 직선이송장치를 제

안하였다 이는 피니언 잇수가 하나인 특수한 형.

태의 시스템이다 또 국내에서는 최근 함성RRP .

훈 등(3)이 시스템의 최적 치형에 대한 연구RRP

를 통해 인벌루트 오프셋 치형을 제시하였다.

또 미끄럼 운동이 개선된 시스템도 접촉상태RRP
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초록 본 논문에서는 기존 랙 피니언 시스템의 랙 치형을 핀 또는 롤러로 대체한 롤러 랙 피니언: - (RRP)

시스템의 표면피로 향상방안을 고찰하였다 우선 전위계수 를 고려하여 시스. (profile shift coefficient) RRP

템의 캠 피니언 에 대한 엄밀 치형설계 방법 및 언더컷 방지 조건을 소개하였고 이를 바탕(cam pinion) ,

으로 설계인자의 변화에 따른 하중 및 하중응력계수 의 변화를 검토하였다 이를 통해(load stress factor) .

시스템의 표면 내구성을 향상시킬 수 있는 방안으로 전위계수의 증가가 효과적임을 알 수 있었다RRP .

Abstract: A roller rack pinion (RRP) system, which consists of a rack-bar and a cam pinion, transforms a

rotation motion into a linear one. The rack-bar has a series of roller trains, and meshes with the cam pinion.

This paper first proposes the exact tooth profile of the cam pinion and the non-undercut condition to satisfy

the required performance by introducing the profile shift coefficient. The paper then investigates the load

stress factors under various shape design parameters to predict the gear surface fatigue limit, which was

strongly related to the gear noise and vibration at the contact patch. The results show that the pitting life can

be extended significantly with an increase in the profile shift coefficient.
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에서 운전되기 때문에 반드시 압축응력에 따른 재료

적인 피로현상을 고려해야 한다 특히 물림률에 따.

른 하중의 주기적인 변화 참조는 표면 피팅(Fig. 9 )

을 유발하고 이는 치면 피로파손의(surface pitting) ,

주요 인자로 알려져 있다 등. Ikejo
(4)과 등Nagamura

(5)은 합성치형 및 엄밀치형을 갖는 시스템의RRP

내구 실험을 각각 수행하여 엄밀치형이 합성치형보

다 내구성이 우월함을 보였다 또 함성훈 등.
(3)은

시스템의 굽힘강도및 면압강도 해석을 수행하RRP

였다 하지만 접촉력을 결정하는 방법에 있어 접촉.

하는 모든 이를 기준으로 유효 접촉력과 곡률반경을

정확하게 산출하지 못한 측면이 있었다.

이에 본 논문에서는 전위 를 고려한 캠(profile shift)

피니언의 엄밀치형을 이용하여 접촉하는 모든 치의

접촉력을 결정하였고 이를 바탕으로, Morrison
(6)의 하

중응력계수 를 이용하여 이론적 피팅(load stress factor)

수명을 예측함으로써 시스템의 내구성 향상에RRP

기여하고자 한다.

캠 피니언 치형2.

과 같이 시스템의 형상 설계제원은Fig. 3 RRP

캠 피니언 기어의 잇수( 모듈), ( 전위계수),

( 롤러 직경계수), ( 그리고 기어의 치선을 결)

정하는 치선연장계수( 또는 물림률) ( 로 구성된)

다.

회전좌표계( 에서의 캠 피니언 치형) (
 은)

기어 치형 창성의 기본법칙인 의 정리Camus
(7)와

동차 좌표변환 행렬( 을 이용하여 다음과 같)

이 결정할 수 있다.

 
 (1)

여기서 는 고정좌표계( 에 대한 접촉점의 좌)

표를 나타내고 다음과 같다.

 











   sin
  cos




(2)

그리고 는 압력각 을 의미한다(pressure angle) .

캠 피니언의 곡률반경( 은 식 의 형상 좌표) (1)

가 매개변수형으로 주어지기 때문에 매개변수 곡

률 식을 이용하여 다음과 같이 결정할 수 있다.

 
   
  






(3)

캠 또는 기어형상 설계 시 잘 알려진 바와 같

이 만약 볼록 치형(   에서의 곡률반경 값이)

설계제원의 잘못된 선택으로 음의 값을 갖게 된

다면 치형의 꼬임으로 인한 언더컷 현상이 발생

Fig. 1 RRP system

Fig. 2 "Slide-o-Cam" system

Fig. 3 Schematic for cam pinion profile design
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한다 따라서.    조건을 이용하여 캠 피

니언의 언더컷 회피를 위한 롤러 직경계수의 범

위를 다음과 같이 결정할 수 있다.

  min  max  






 (4)

피팅 수명3.

와 같이 캠 피니언이 입력 토크Fig. 4 에

의해 만큼 회전한 상태에서  번째 롤러의 접-

촉력 는 변형을 고려한 부정정 문제 접근(8,9)을

통해 다음과 같이 결정할 수 있다.

 


  







, (  ⋯)

(5)

여기서 는 모멘트 암, 은 캠 피니언과 롤러간

의 초기 접촉개소를 의미하고 각각은 다음과 같

다.

 












 cos  ≤   




 


≤   

(6)

     (7)

여기서 는 바닥함수 를 의미한다[ ] (floor function) .

캠 피니언과 롤러가 초기 개의 접촉위치에서

중앙에 있는 롤러를  번째 롤러라고 정의하면- ,

이를 기준으로 각 롤러의 회전각 는 아래와 같

이 정의할 수 있다.

     (8)

여기서 는 접촉이 유지되고 힘이 작용하는 구

간까지의 캠 피니언 회전각을 의미하고, 는 피

치 회전각을 의미한다.

Morrison
(6)은 재료의 표면피로에 대한 실험적

연구를 년간 실시하여 피팅수명 평가를 위해24

다음의 선도 평가 식을 제안하였다S-N .

    logK  (9)

여기서  및 는 실험적 강도계수를, 는 하중

응력계수를 나타내고 식 를 통해 얻어진 접촉, (5)

력 결과를 이용하여 다음과 같이 결정할 수 있

다.

 



(10)

이 때, 
는  번째 롤러 랙과 캠 피니언의 접촉-

점에서의 등가 곡률반경이고, 은 치폭을 의미한

다.

또  번째 롤러와의 접촉점에서의 접촉응- Hertz

력은 하중응력계수와 연관되어 다음과 같이 결정

할 수 있다.

 







(11)

여기서   등가 탄성계수이다.

결과 분석4.

시스템의 접촉력 및 하중응력계수 특성을RRP

고찰하기 위해 과 같이 전위계수 변화에Table 1

따른 가지 형상설계제원과 의 해석제원3 Table 2

을 고려하였다.

이때 의 치선연장계수, Table 1 ( 는 물림률)

(    을 고려하여 로 설정하였) 1.6 1.42857

다 또 의 재료는 일반적으로 사용되는 강. Table 2

재질을 선택하였고 입력 토크, 은 이송부하

를 고려하여 선택한 값이다1,000 kgf .Fig. 4 Schematic for contact force determination
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의 형상설계제원을 통해 설계된 시Table 1 RRP

스템의 한 초기 접촉형상은 와 같다 이 때Fig. 5 . ,

캠 피니언이 반시계 방향 회전 시 물림 이탈이

빠른 시간 순서로 롤러들의 접촉번호를 지정하였

다 초기 개소의 접촉을 볼 수 있으며 항시 최. 3

소 개소 이상 접촉과 여타 설계 시 개소 개2 5 , 7

소 등의 다접촉이 가능하므로 정역 방향의 역회․
전이 발생하지 않아 백래시가 거의 없다는 장점

을 확인할 수 있다.

은 전위계수에 따른 캠 피니언 형상들의Fig. 6

변화를 나타내고 있다 피치원을 기준으로 전위.

계수가 증가함에 따라 치선과 치저 및 치폭 모두

가 증가함을 관찰할 수 있다 이를 통해 전위계.

수의 증가는 치 굽힘강도 향상에 긍정적 영향을

줄 수 있음을 기대할 수 있다.

일반적인 인벌루트 치형의 기어들과는 달리

시스템의 압력각은 가변적이다 이의 변화를RRP .

전위계수에 따라 에 도시하였다 전위계수Fig. 7 .

가 증가함에 따라 압력각도 증가함을 확인할 수

있다.

은 접촉에 참여하고 있는 롤러Fig. 8 1, 2,

참조 과 접촉하는 캠 피니언의 곡률반경3(Fig. 5 )

을 전위계수 변화에 따라 나타내고 있다 곡률반.

경 역시 전위계수가 증가함에 따라 증가함을 확

인 수 있고 이는 식 과 에서 유추할 수, (10) (11)

있듯이 접촉응력과 하중응력계수 값들을 낮추는

긍정적 영향을 줄 것으로 기대할 수 있다.

먼저 전위계수 에 대해 해석하고자 하는 유0.2

효 접촉력 구간에서의 롤러들의 접촉력 변화를

에 도시하였다 롤러 참조 이 접촉Fig. 9 . 1(Fig. 5 )

이탈되기 전 까지 두 쌍의 치가 하중을 분담하고

이후 한 쌍의 치 롤러 가 모든 하중을 전담하고( 2)

피치각 이후부터 다시 두 쌍의 치가 하중을 분담

하는 주기적 변화를 확인할 수 있다 이러한 하.

중의 급격한 변화는 표면 피팅에 관여하는 주된

Design parameters Values

Module,  14(mm)

No. of cam pinion teeth,  9

Roller diameter coefficient,  1.571

Profile shift coefficient,  0.1, 0.2, 0.3

Addendum extension factor,  1.42857

Table 1 Shape design parameters for RRP system

Analysis parameters Values

Input torque,  617.4(Nm)․
Face width,  35(mm)

Modulus of elasticity
 205(GPa)

 200(GPa)

Poisson's ratio
 0.29

 0.29

Table 2 Analysis parameters of RRP system
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Fig. 7 Pressure angles with the variation of 

Fig. 5 Designed RRP system for   

Fig. 6 Cam pinion profile variations with 
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인자로 알려져 있다.

이에 한 쌍의 치가 하중을 전담하는 구간을 줄

이고자 전위계수를 로 고정하고 물림률을0.2 1.4,

으로 달리하면서 롤러 에 대한 하중의1.5, 1.6 2

변화를 에서 검토하였다 그림에서 볼 수Fig. 10 .

있듯이 물림률 증가에 따라 롤러 이 이탈되는1

시점이 연장되므로 한 쌍의 치가 하중을 전담하

는 구간이 감소됨을 확인할 수 있다 하지만 근.

본적으로 최대 접촉력의 크기 변화는 미미하게

나타남을 알 수 있다.

또한 전위계수의 변화에 따라서도 최대 접촉,

력의 변화는 크게 나타나지 않음을 에서Fig. 11

확인할 수 있다.

와 은 전위계수 및 물림률 변화에Fig. 12 Fig. 13

따른 하중응력계수들의 변화를 보여주고 있다.

우선 전위계수가 증가함에 따라 하중응력계수는,

접촉력의 결과와는 달리 큰 폭으로 감소하는 경

향을 확인할 수 있다 이는 캠 피니언 치형의 형.

상 변경에 따른 곡률반경의 변화가 그 원인이다.

하지만 물림률 변화에 따라서는 접촉력 해석결과

에서 알 수 있듯이 롤러 이 이탈되는 시점을 달리1

할 뿐 전반적으로 최대 하중응력계수, max값은
변화가 없음을 확인할 수 있다.

앞서 살펴 본 하중응력계수를 기반으로 RRP

시스템의 표면피로 수명평가를 위해 과Table 3

같은 재질 및 실험적 강도계수를 고려하였다 이.

때 강도계수  및 는 일반적인 캠 및 기어의

구름 미끄럼 조합을 반영하여 평균 의 미끄럼- 9%

률을 고려한 값들이다.

전위계수 변화에 따른 피팅수명 결과들을 식

를 이용하여 에 정리하였다 전위계수(9) Table 4 .

가 일 때 예상 피팅수명이0.3 5.086× 로(cycles)

전위계수 의0.1 4.186× 에 비해 약(cycles) 122

배 증가된 것을 알 수 있다 따라서 시스템. RRP

에서 전체적인 기어 시스템의 설계변수의 변화

없이 내구수명을 향상시킬 수 있는 방법으로 전
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위계수의 증대가 유력한 방안임을 알 수 있다.

결 론5.

본 논문에서는 랙 기어를 핀 또는 롤러로 대체

한 시스템의 접촉 표면에서의 내구수명을RRP

평가하고자 전위를 갖는 엄밀치형을 고려하였고,

그 결과는 다음과 같다.

전위계수가 증가함에 따라 캠 피니언 치형의

치선 치저 및 치폭 모두 증가하였다, .

또 접촉력의 경우 전위계수 및 물림률 변화에,

따른 그 변화는 미미하였으나 물림률 증가 시 하

중의 분담구간이 증가됨을 확인할 수 있었다.

하지만 하중응력계수는 전위계수의 증가에 따

라 큰 폭으로 감소하는 경향을 확인할 수 있었

고 이의 주된 요인은 곡률반경의 증가임을 알,

수 있었다.

따라서 전위계수의 변화를 통한 치형의 설계변

경은 기 설계된 시스템에 거의 영향을 주지RRP

않으면서 내구수명을 향상시킬 수 있는 주요한

방법임을 확인하였다.
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