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1. 서 론
풍력에너지(wind energy)는 신재생에너지의 일종으로써 화석, 

원자력 등 기존의 주요 에너지원에 비해 친환경적이며 반영구적인 

장점이 있다[1]. 또한, 기술발달로 인해 에너지 생산 비용(cost of 
energy)이 감소하고 있으며 관련 분야의 고용 창출 및 투자 촉진 

효과도 있어 사회·경제적으로도 경쟁력이 있는 에너지원이다[2].
풍력에너지를 이용하여 전기를 생산하기 위해 풍력발전기가 사

용된다. 2015년 기준 풍력발전기 신규 설치용량이 가장 큰 지역은 

아시아이며 유럽과 북미가 뒤를 따른다. 세계적인 경기 흐름 및 국

가적인 신재생에너지 정책에 따라 연도별 풍력발전기 설치용량은 

지역별로 차이가 있으나, 세계적인 누적 설치용량은 지속적으로 증

가하여 왔으며 향후에도 꾸준히 증가할 것으로 예측되고 있다[3,4].
풍력발전기는 풍력에너지를 수집하는 블레이드(blade), 수집된 

풍력에너지를 회전동력의 형태로 전달하는 주축(main shaft), 주
축을 지지하여 원활한 회전이 가능하도록 하는 메인 베어링(main 
bearing), 주축을 통해 전달된 저속 고토크의 동력을 발전에 적

합한 고속 저토크의 동력으로 변환시켜주는 기어박스(gearbox), 
기어박스를 통해 동력을 전달받아 전기를 생산하는 발전기

(generator) 등으로 구성된다[5]. 그 중 블레이드로부터 입력되는 동
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력을 최종 목표지점인 발전기로 전달해주는 역할을 하는 메인 베어

링, 주축, 기어박스를 총칭하여 드라이브 트레인(drive train)이라 

부른다.
육상 풍력발전기에서 가장 큰 설치비용이 소요되는 구성요소는 

드라이브 트레인이며 그 중 가장 고가의 컴포넌트는 기어박스이

다[6]. 또한, 기어박스는 고장으로 인한 정지기간이 길어 풍력발전

기의 유지보수 비용을 증가시키는 주요 요소이다[7,8]. 따라서 요구

수명을 만족시키는 기어박스의 설계는 풍력발전기의 발전 단가를 

결정하는 매우 중요한 요소이다. 그 중 작용 하중에 대한 하중 용량

을 고려한 설계[9,10], 작동 온도를 고려한 설계[11], 메인 베어링 강성 

및 드라이브 트레인의 지지 강성이 기어박스의 입력하중에 미치는 

영향[12,13], 비토크 하중(non-torque loads)이 기어박스의 수명에 

미치는 영향[14] 등 기어치 설계에 대한 국제 규격 및 관련 연구는 

많이 있어 이들을 활용하여 요구 수명을 만족시키는 기어치를 설계

할 수 있다. 그러나 풍력발전기에서 가장 흔히 사용되는 3점 지지 

기어박스에서는 기어치 뿐만 아니라 기어박스를 지지하는 토크암 

핀과 탄성중합체 부싱의 설계도 매우 중요한 요소이나 이에 대한 

설계 규격이나 가이드라인은 아직까지 없다.
본 연구에서는 풍력발전기용 3점 지지 기어박스의 토크암 핀과 

탄성중합체 부싱을 설계하는 해석적인 방법을 제시하였다. 본 연구

의 결과는 토크암 설계를 위한 참고 자료로 활용될 수 있을 것이다. 

2. 드라이브 트레인 및 기어박스
2.1 드라이브 트레인
적용되는 기어박스의 타입에 따라 다양한 형태의 드라이브 트

레인이 있으나 풍력발전기에서 가장 흔히 사용되는 드라이브 트

레인은 3점 지지 드라이브 트레인이다. 3점 지지 드라이브 트레인

에서는 블레이드를 통해 입력되는 하중을 주축에 장착되는 하나

의 메인 베어링과 기어박스 하우징의 좌우 양쪽 토크암이 지지한

다[8]. 3점 지지 드라이브 트레인에 사용되는 기어박스를 3점 지지 

기어박스라고 하며, 기어박스 하우징의 토크암은 핀(pin)과 탄성

중합체 부싱(elastomeric bushing)을 통해 지지 구조물에 고정된

다. 토크암은 입력 하중뿐만 아니라 구조기인 소음 및 진동을 흡수

하는 역할도 한다.
3점 지지 드라이브 트레인은 다른 형태의 드라이브 트레인에 비

해 상대적으로 설계가 간단하고 주축의 길이가 짧아 안정성이 높은 

장점이 있으나 기어박스 하우징의 토크암이 큰 하중을 지지해야 

하므로 토크암 설계에 주의가 요구된다. 3점 지지 드라이브 트레인

의 주요 구성 요소들은 Fig. 1과 같다[12]. 또한 기어박스 하우징 

토크암의 형태는 Fig. 2와 같다[15].

2.2 기어박스 
풍력발전기용 기어박스는 기어의 종류, 동력분배 및 유압장치 사

용 여부 등에 따라 여러 형태의 구조를 가진다. 여러 개의 유성기어

를 사용함으로써 제한된 공간에서 높은 동력전달 용량을 가지는 유

성기어단이 대부분의 기어박스 구조에서 적용되고 있다. 그 중 컨벤

셔널 타입(conventional type) 기어박스는 장기간의 필드 적용을 통

해 검증받은 구조로서 풍력발전기에서 가장 널리 사용되고 있다[16].
컨벤셔널 타입 기어박스는 두 개의 유성기어단과 하나의 평행

축 기어단으로 구성된다. 주축을 통해 전달되는 동력은 저속 유

성기어단(low speed planetary gearset, LSPG)의 유성 캐리어

로 입력되며 고속 유성기어단(high speed planetary gearset, 
HSPG)을 거쳐 평행축 기어단(parallel shaft gearset, PSG)의 피

니언을 통해 동력을 출력한다. 컨벤셔널 타입 기어박스의 구조는 

Fig. 3과 같다[12].
본 연구에서는 3점 지지 기어박스로 컨벤셔널 타입이 적용되는 

경우를 고려하였다. 컨벤셔널 타입 기어박스에서는 링기어 외경부

가 하우징 역할을 하므로 토크암은 Fig. 4와 같이 저속 유성기어단

의 링기어 외경부에 일체형으로 제작된다[12].

Fig. 1 Configuration of 3 point suspension drive train

Fig. 2 Feature of torque arm of gearbox housing
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3. 토크암 하중
토크암 핀과 탄성중합체 부싱을 설계하기 위해서는 먼저 토크

암에 작용하는 하중을 도출해야 한다. 토크암은 저속 유성기어단

의 링기어부에 부착되므로 링기어에 작용하는 토크에 의한 하중

과 기어박스 자중에 의한 하중을 고려하여 토크암의 하중을 결정

할 수 있다.
링기어의 토크에 의한 하중은 유성 캐리어가 입력축이고 선기어

가 출력축이며, 링기어는 고정인 유성기어단에서의 토크 관계식을 

이용하여 도출할 수 있다[17].
입력축인 저속 유성기어단의 유성 캐리어는 주축과 연결되므로 

주축을 통해 전달되는 동력과 주축의 회전속도를 이용하여 유성 

캐리어에 작용하는 토크(TC)를 식 (1)과 같이 도출할 수 있다.

  
 (1)

여기서, P는 주축을 통해 전달되는 동력, N은 주축의 회전속도를 

의미한다. 
선기어에 작용하는 토크(TS)는 유성 캐리어의 토크를 이용하여 

식 (2)와 같이 결정된다. 

 

 (2)

여기서, u는 기어비를 의미한다. 기어비는 식 (3)을 이용하여 결정

할 수 있다. 

  

 (3)

여기서, NR은 링기어의 기어 잇수, NS는 선기어의 기어 잇수를 의

미한다. 
링기어의 토크(TR)는 유성 캐리어와 선기어의 토크를 이용하여 

아래와 같이 계산된다.

  (4)

두 토크암 사이의 수평 중심거리를 D라고 하면, 링기어 토크에 

의해 각 토크암에 작용하는 하중(PR)의 크기는 식 (5)를 통해 결정

된다. 이 하중은 Fig. 5와 같이 두 토크암에 우력(couple)으로 작용

하게 된다. 

 

 (5)

기어박스의 자중에 의한 각 토크암 하중(Po)은 식 (6)을 이용하

여 결정할 수 있다.

 
 (6)

여기서, W는 기어박스의 자중을 의미한다.
기어박스의 자중에 의한 하중은 두 토크암에서 모두 수직 아랫방

향으로 작용한다. 반면, 링기어 토크에 의한 하중은 두 토크암에서 

각각 수직 아랫방향과 수직 윗방향으로 작용한다. 가장 가혹한 조

건을 견딜 수 있도록 토크암 핀 및 탄성중합체 부싱을 설계해야 

하므로 토크암의 설계 하중은 기어박스 자중에 의한 하중과 링기어 

토크에 의한 하중의 합이 된다. 즉, 두 토크암 중 링기어 토크에 

의한 하중과 기어박스 자중에 의한 하중의 방향이 같은 토크암을 

대상으로 토크암 핀 및 탄성중합체 부싱을 설계한다.
기어박스의 제작오차, 조립 시의 미스얼라인먼트, 비토크 하중, 

Fig. 3 Gear train of the conventional type gearbox

Fig. 4 Location of torque arm in the conventional type gearbox
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불균일한 하중분배, 작동 진동, 핀 형상에 의한 노치 효과 등의 영

향을 고려하여 하중에 대한 안전계수(SF)를 포함시키면 토크암 설

계 하중(PT)은 식 (7)과 같이 결정된다.

  (7)

4. 토크암 핀 및 탄성중합체 부싱 설계
4.1 토크암 핀 설계
토크암 핀은 토크암을 통해 전달되는 하중을 전단하중의 형태로 

지지하게 된다. 따라서 작용하는 전단하중을 견딜 수 있도록 정적 

전단강도를 고려한 설계를 수행해야 한다. 핀과 같은 단순 결합요

소의 경우 복잡한 피로설계를 수행하지 않으며, 보통은 정적 하중

에 대한 안전계수를 높이는 것으로 피로설계를 대신한다.
토크암 핀의 일반적인 형태는 Fig. 6과 같다. 직경 D1에 해당하

는 가운데 부분에 기어박스의 토크암이 장착되며, 직경 D2에 해당

하는 양 끝부분은 탄성중합체 부싱이 결합되어 지지 구조물에 고정

된다. 전단면은 직경 D1에 해당하는 가운데 부분에 존재한다.
토크암 장착부의 양 끝단면에서 전단이 발생하므로 토크암 핀은 

이중전단(double shear) 상태에 있다[18]. 하나의 전단면이 받는 하

중은 토크암 설계 하중의 1/2이므로 토크암 핀에 작용하는 정적 

전단응력(τD)은 아래와 같이 도출된다. 

 




 (8)

토크암 핀의 설계에서는 어떤 변수를 설계 파라미터로 설정하는

가에 따라 두 가지 접근이 가능하다. 하나는 핀의 직경이 주어진 

경우에 핀의 재질을 결정하는 것이고, 다른 하나는 핀의 재질을 알

고 있는 경우에 핀의 직경을 결정하는 것이다. 일반적으로 강의 전

단강도는 인장강도의 1/2이다[18]. 핀의 직경이 주어진 경우에는 핀

에 작용하는 정적 전단응력을 구할 수 있으므로 식 (8)을 이용하여 

아래 관계를 만족시키는 재질로 핀을 선정해야 한다. 

 ≥ (9)

여기서, σT는 핀의 정적 인장강도를 의미한다.
핀의 재질이 주어진 경우에는 정적 인장강도를 알 수 있으므로 

식 (8)과 (9)를 이용하여 아래 관계를 만족시키도록 핀의 직경을 

결정해야 한다.

≥




 (10)

4.2 탄성중합체 부싱 설계
탄성중합체 부싱은 토크암 핀에 결합되어 기어박스를 고정해주

며, 작동 중 발생하는 진동 및 소음을 흡수하는 역할을 한다. 주로 

진동에 의해 소음이 발생하며 진동은 변위와 연관이 있으므로 탄

성중합체 부싱의 설계에서는 기어박스의 반경방향 변위가 주요 

고려사항이 된다. 앞서 토크암 핀의 설계에서 D1이 결정되면 D2

는 그와 동일하거나 유사한 값으로 정해지므로 직경 D2는 설계변

수에서 제외한다.
탄성중합체 부싱의 결합부가 지지해야 하는 지압하중(bearing 

force)은 토크암 설계 하중 PT와 같으며 하중의 방향은 기어박스의 

반경방향이다. 탄성중합체 부싱 결합부의 길이를 L이라 하면 탄성

중합체 부싱의 지압응력(σb)은 아래와 같이 도출된다[18].

 

 (11)

Fig. 7과 같이 탄성중합체 부싱의 두께를 T라 하면 1축 수직응력

-수직변형률 관계에 의해 아래의 식이 얻어진다[18].

  
 (12)

여기서, E는 탄성중합체 부싱의 탄성계수, ε은 변형률, ΔT는 반경

방향 변위를 의미한다. 
탄성중합체 부싱의 설계에서도 두 가지 접근이 가능하다. 재질

이 주어진 경우에 반경방향 변형률 조건을 만족시키는 결합부 길

이를 결정하는 것과 결합부 길이가 주어진 경우에 반경방향 변형

률 조건을 만족시키는 재질을 결정하는 것이다. 

Fig. 5 Torque arm load from the ring gear torque 

Fig. 6 Shape of torque arm pin
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재질이 주어지는 경우에는 탄성계수를 알 수 있으므로 식 (11)
과 (12)를 이용하여 아래 관계를 만족시키도록 결합부 길이를 결

정해야 한다.

 ≥

 (13)

탄성중합체 부싱의 길이가 주어진 경우에는 식 (11)과 (12)를 이

용하여 아래 관계를 만족시키는 재질로 탄성중합체 부싱을 선정해

야 한다. 

≥

 (14)

5. 설계 예제
도출된 설계법을 2 MW급 풍력발전기용 3점 지지 기어박스의 

1/4 축소모형(35 kW급 컨벤셔널 타입 기어박스)에 적용하여 설계 

예제를 수행하였다[19]. 축소모형은 2 MW급 풍력발전기용 3점 지

지 기어박스와 동일한 구조 및 하중 용량을 가지도록 상사 이론을 

적용하여 설계되었다. 해당 기어박스의 주요 파라미터들은 Table 
1과 같다.

5.1 토크암 하중 
Table 1의 파라미터와 식 (1)~(7)을 이용하여 도출한 토크암 하

중 관련 파라미터들은 Table 2와 같다. 하중에 대한 안전계수는 

2.0을 적용하였다. 안전계수의 크기는 절대적이지 않으며 작동 환

경 및 설계자의 경험 등에 따라 달라질 수 있다.

5.2 토크암 핀 설계
토크암 핀의 경우 직경을 알고 있는 경우 재질을 결정하는 설계

법을 적용하였다. 토크암 장착부의 핀의 직경 D1은 35 mm를 적용

하였다. 
Table 2의 토크암 설계 하중(PT)과 식 (8) 및 (9)를 이용하여 

도출한 설계 파라미터는 Table 3과 같다. 토크암 핀은 인장강도가 

69.90 MPa 이상인 재질을 사용해야 함을 알 수 있다.

5.3 탄성중합체 부싱 설계
탄성중합체 부싱은 재질을 알고 있는 경우 결합부 길이를 결정하

는 설계법을 적용하였다. 탄성중합체 부싱 장착부의 핀의 직경 D2

는 34 mm를 적용하였으며, 허용 반경방향 변형률은 1%로 설정하

였다. 또한, 탄성중합체 부싱의 재질로는 탄성계수가 500 MPa인 

테프론을 사용하는 것으로 가정하였다.
Table 2의 토크암 설계 하중(PT)과 식 (13)을 이용하여 도출한 

설계 파라미터는 Table 4와 같다. 주어진 조건에서 탄성중합체 부

싱 결합부의 길이는 0.2 m 이상이어야 함을 알 수 있다.

Table 1 Specifications of the target gearbox

Items Values
Power from main shaft (P), kW 35.25

Rotational speed of main shaft (N), rpm 15.25
Number of teeth of LSPG sun gear (NS) 25
Number of teeth of LSPG ring gear (NR) 87

Straight-line distance between torque arms (D), m 0.55
Self-weight of the gearbox (W), kg 500

Table 2 Magnitude of torque arm load related parameters

Items Values

Torque of planet carrier (TC), Nm 22,072.96

Torque of sun gear (TS), Nm 4,927

Torque of ring gear (TR), Nm 17,145.96

Gear ratio (u) 4.48

Torque arm load from the ring gear torque (PR), N 31,174.48

Torque arm load from the self-weight of the gearbox 
(PO), N 2,452.5

Torque arm design load (PT), N 67,253.96

Table 3 Design parameters of torque arm pin

Items Values
Shear stress acting on torque arm pin (τD), MPa 34.95

Minimum required tensile strength of torque 
arm pin (σT), MPa 69.90

Table 4 Design parameter of elastomeric bushing

Items Values
Minimum required attachment length 

of elastomeric bushing (L), m 0.20

Fig. 7 Cross section of pin and elastomeric bushing assembly
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6. 결 론
본 연구에서는 풍력발전기용 3점 지지 기어박스의 토크암 핀과 

탄성중합체 부싱 설계를 위한 해석적인 방법을 제시하였다. 연구대

상 기어박스로는 풍력발전기에서 가장 흔히 사용되는 컨벤셔널 타

입을 적용하였다.
링기어의 토크에 의한 하중과 기어박스의 자중에 의한 하중을 

고려하여 토크암에 작용하는 하중을 결정하는 방법을 제시하였다. 
이를 바탕으로 토크암 핀에서는 직경이 주어진 경우에 재질을 결정

하는 설계법과, 재질을 알고 있는 경우에 직경을 결정하는 설계법

을 도출하였다. 또한 탄성중합체 부싱의 경우 재질이 주어진 경우

에 결합부 길이를 결정하는 설계법과, 결합부 길이가 주어진 경우

에 재질을 결정하는 설계법을 도출하였다. 마지막으로, 도출된 설

계법을 적용하여 2 MW급 풍력발전기용 3점 지지 기어박스의 1/4 
축소모형에 대해 토크암 핀과 탄성중합체 부싱을 설계하는 예제를 

수행하였다. 
본 연구는 풍력발전기용 3점 지지 기어박스의 토크암 핀 및 탄성

중합체 부싱 설계를 위한 기본적이고 해석적인 연구이며, 추후 다

양한 시험을 통한 검증 및 보완이 필요할 것으로 판단된다. 특히 

피로, 열, 진동, 부식 등 기타 요인들이 미치는 실제적인 영향을 

실험적으로 도출하고 이를 설계에 반영해야 할 것으로 판단된다. 
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