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다목적 농작업 기계 변속기 부변속 안전율 분석
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Abstract: The aim of this study was to analyze the safety factor of range-shift gear pairs on multi-purpose 

agricultural implement machinery for an optimal design of a transmission system. Gear-strengths such as bending 

and contact stress and safety factors were analyzed under three load conditions: an equivalent engine torque at 

plow tillage, a rated engine torque, and the maximum engine torque. Root and contact safety factor were calculated 

to be 3.88, 5.14, 2.24, 2.11, 2.21, 0.99 and 0.78, 0.94, 0.65, 0.68, 0.84, 0.85, respectively, under equivalent engine 

torque condition at the plow tillage. The root and contact safety factor were calculated to be 1.91, 2.53, 1.10, 1.04, 

1.07, 0.48 and 0.55, 0.66, 0.46, 0.48, 0.59, 0.59, respectively, under rated engine torque condition. The root and 

contact safety factor were calculated to be 1.60, 2.11, 0.92, 0.87, 0.90, 0.40 and 0.51, 0.61, 0.42, 0.44, 0.54, 0.54, 

respectively, under the maximum engine torque condition. The multi-purpose agricultural implement machinery 

could be conducted under plow tillage operation. However, gear specifications for tooth surface need modification 

because the gear surface would be broken at all driving conditions as safety factors are lower than 1.
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기호 설명

  : face width (mm)

  : reference diameter of pinion (or wheel) (mm)

 : ratio (number of frequencies of the engine torque 

at the   load level/total number of frequencies of 

the engine torque)

 : number of frequencies of rotation speed at the   

load level/total number of frequencies of rotation 

speed)

  : normal module (mm)

 : engine rotation speed (rpm)

 : engine rotation speed at the   load level (rpm)

  : gear ratio

  : transverse tangential load at reference cylinder per 

mesh (N)

  : application factor

 : transverse load factor (root stress)

  : face load factor (root stress)
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 : transverse load factor (contact stress)

  : face load factor (contact stress)

   : dynamic factor

 : equivalent engine torque according to plow tillage 

operation (Nm)

 : engine torque at the   load level (Nm)

  : safety factor for tooth breakage

  : safety factor for pitting

  : nominal torque at the pinion(or wheel) (Nm)

  : rim thickness factor

  : deep tooth factor

  : tooth form factor

  : life factor for tooth root stress

   : relative roughness factor

  : stress correction factor

  : size factor

  : helix angle factor (tooth root)

   : relative notch sensitivity factor

  : single pair tooth contact factor for driving gear

  : single pair tooth contact factor for driven gear

  : elasticity factor ((N/mm)1/2)

  : zone factor

  : lubricant factor

  : life factor for contact stress for reference test 

  : roughness factor affecting surface durability

  : size factor (pitting)

  : velocity factor

  : work hardening factor

  : helix angle factor

  : contact ratio factor

  : fatigue damage exponent

  : tooth root stress (Mpa)

  : nominal tooth root stress (Mpa)

  : allowable stress number (Mpa)

  : tooth root stress limit (Mpa)

  : contact stress (Mpa)

  : nominal contact stress (Mpa)

  : contact stress of driving gear (Mpa)

  : contact stress of driven gear (Mpa)

  : pitting stress limit (Mpa)

  : allowable stress number (Mpa) conditions

1. 서 론

변속기는 엔진의 동력을 차축에 전달하기 위한 동

력전달의 핵심장치로 단순하게 동력을 전달하는데 

그치지 않고 엔진의 동력특성을 차량이 요구하는 구

동력 특성에 맞게 변환하는 중요한 기능을 수행하며, 

작동방식에 따라 크게 수동변속기, 자동변속기 그리

고 무단변속기로 나눌 수 있다.1) 특히 구동에 큰 토

크가 필요한 농작업 차량2)은 승용차와 달리 농작업

을 목적으로 하는 작업차량이므로 엔진에서 작업기

로 동력을 전달하는 변속기의 중요도가 매우 크다.3) 

변속기는 국내 주요 농작업 차량(트랙터, 이앙기, 콤

바인)중 보유 대수(290,258대), 가동률 (98.7) %로 다

른 기종에 비해 사용 빈도가 높은 농업용 트랙터4)의 

전체 비용 중 약 30 %를 차지한다.5) 따라서 변속기

의 신뢰성 향상은 농업용 차량의 신뢰성 확보를 위

해 필요한 실정이다.

다양한 형태의 작업을 수행하는 농업용 차량의 변

속기에 대한 신뢰성을 확보하기 위해서는 효율, 내환

경, 수명시험 등 다양한 시험이 요구되며,6) 신뢰성 

시험 및 소요 동력 시험 등의 시험결과를 반영하여 

최적설계를 실시해야 한다. 국내 농업용 차량 변속기

의 신뢰성 및 소요 동력 시험을 통한 최적 설계에 대

한 연구가 활발히 진행되고 있다. Kim and Kang 

(2009)은 농업용 트랙터 변속기의 수명시험 시간 단

축을 위한 가속 수명시험 방법을 개발하기 위해 시

험을 통해 주요 파라미터를 추출하고 가속 시험 시

간 계산 방법을 제시하였다.6) 또한 Kim (1998)등은 

농업용 트랙터 변속기가 농작업과 운반 작업 수행시 

변속기 입력축에 작용하는 부하의 특성과 가혹도를 

분석하였으며, 로타리 작업이 트랙터 변속기에 가장 

가혹하다고 보고하였다.7) Kim (2019)등은 78 kW급 

대형 농업용 트랙터의 동력전달시스템의 최적 설계

를 위해 농작업시 차축, 유압 펌프, PTO 부의 소요 동

력을 계측하였으며, 계측한 소요 동력을 통해 농업용 

트랙터 동력전달시스템의 최적 설계에 반영이 가능함을 

보고하였다.8)

농작업 차량은 농작업기의 구동 방식 및 작업 조

건에 따라 각각 다른 특성을 가지며,9) 논, 밭 등 다

양한 농작업을 수행하기 때문에 농작업에 알맞은 단

수 변속이 필요하기 때문에 수동식 기계변속기가 많

이 사용된다.5,10) 특히 기계식 변속기 중 기어는 다른 

요소에 비해 전동성능이 확실하고 부품수가 적어 변

속기 내 공간과 비용 면에서 월등히 유리하다.11) 이 
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때 기어는 기어식 수동 변속기의 신뢰성을 결정하는 

중요한 요소이며,12) 기계식 변속기 내 기어 파손시 

윤활 시스템 오염 및 변속기 파손으로 이어질 수 있

기 때문에 신뢰도 하락과 직결된다. 기어 설계는 기

어가 운전 중 파손이 발생하지 않고 구동하기 위해 

실시되어야 하며, 간섭, 안전계수, 부하용량 등을 고

려한 굽힘 강도와 면압 강도 등을 고려해야 한다.10) 

시뮬레이션 소프트웨어를 이용한 변속기의 해석은 

시간과 비용을 절약하면서 설계자가 원하는 기어의 

특성을 예측 및 개선할 수 있는 장점이 있다.11) Kim 

(2019)등은 82 kW급 농업용 트랙터의 주변속 기어의 

수명을 굽힘 안전율, 접촉 안전율과 시뮬레이션 모델

을 통해 분석하였으며, 결과를 통해 설계 보완방법을 

제시함으로써 트랙터 변속기 주변속의 신뢰성 향상 

가능성을 제시하였다.12) Baek (2020)등은 55 kW급 농

업용 트랙터용 정유압 기계식 변속기 설계에 대한 

이론을 제시하며, 시뮬레이션 모델 개발과 검증과정

을 통해 시뮬레이션 소프트웨어를 통한 정유압 기계

식 변속기 설계가 가능함을 보고하였다.13) Jang 

(2016)등은 농업용 트랙터 PTO 기어쌍의 굽힘 강도, 

면압 강도와 시뮬레이션 모델을 통해 수명 평가를 

실시하였으며, 치폭 변화에 따른 안전율 변화를 통해 

시뮬레이션을 통한 기어 설계가 가능함을 보고하였

다.14) 트랙터 등의 농작업 차량의 동력전달시스템 설

계는 주로 경험적인 방법에 의존하며2), 사용 빈도가 

높은 트랙터4)를 제외한 농작업 차량의 변속기에 대

한 연구는 부족한 실정이다. 따라서 국내 고효율 농

작업 차량의 개발 및 동력전달시스템 최적 설계가 

필요한 실정이다.15)

따라서 본 연구는 95.6 kW급 다목적 농작업 기계

의 최적 설계를 위한 기초 연구로써 수행되었으며, 

구체적인 목표는 1) 농작업시 다목적 농작업 기계 엔

진 부하의 계측 및 문헌 연구를 통해 시뮬레이션 입

력 조건을 선정하고, 2) 다목적 농작업 기계 변속부

의 부변속부의 시뮬레이션 모델을 개발하며, 3) 시뮬

레이션 모델을 통한 다목적 농작업 기계 부변속부 

안전율을 분석하는 것이다.

2. 다목적 농작업 기계 변속기

2.1 다목적 농작업 기계

본 연구에서 안전율 분석을 실시한 다목적 농작업 

기계는 Fig. 1과 같으며, 기존의 농업용 트랙터와 달

리 본체에 장착된 암과 작업기를 통해 부가적인 작

Fig. 1 A photo of multi-purpose agricultural 

Implement machinery

Table 1 Specification of multi-purpose agricultural 

implement machinery

Item Specifications

Length × width × height 
(mm)

4,080 × 2,345 × 2,810

Engine Rated power(kW) 95.6 @ 2,250 rpm

 PTO Rated power(kW) 82.2 @ 2,250 rpm

Weight (kg) 4,790

Transmission Mechanical

업(굴삭, 인양, 이송 등)의 수행이 가능하다. 다목적 

농작업 기계의 크기는 4,080(L) × 2,345(W) × 2,810(H) 

mm 이며 무게 4,790 kg 의 다목적 농작업 기계(RT 

135, Daehov Co. Ltd., Korea)를 사용하였다. 다목적 

농작업 기계의 엔진 정격 출력은 2,250 rpm에서 95.6 

kW이며, 이 때 PTO 출력은 82.2 kW 이다.

2.2 다목적 농작업 기계 변속기 및 부변속부

다목적 농작업 기계 변속기는 Fig. 2와 같이 기계

식 변속기가 사용되며, 주변속 및 부변속, PTO, 전차

축 및 후차축으로 구성된다. 기계식 변속기는 다목적 

농작업 기계에서 엔진의 동력을 주변속부, 부변속부

를 통해 전차축 및 후차축으로 전달하는 역할을 수

행한다. 본 연구에서 안전율 분석은 주변속부에 비해 

작용하는 부하가 큰 부변속부에 대해 수행되었으며, 

전·후진 변속부, 저·고속 변속부, 최종 감속부로 구성

된다. 전·후진 변속부의 전진부는 26T-28T로 구성된 

기어쌍으로 동력을 1:0.93으로 감속하는 역할을 수행

하며, 후진 변속부는 14T-20T-14T로 구성된 기어쌍으

로 동력의 크기는 변화하지 않고 회전방향을 역전하

는 역할을 수행한다. 저·고속 변속부의 저속 변속부

는 14T-37T 로 구성된 기어쌍으로 동력을 1:0.38로 

감속하는 역할을 수행하며, 고속 변속부는 1:1.33 으
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Fig. 2 Transmission system of multi-purpose 

agricultural implement machinery 

로 증속하는 역할을 수행한다. 최종 감속부는 

41T-61T로 구성된 기어쌍으로 전차축 및 후차축으로 

전달되는 동력을 1:0.67 만큼 감속하는 역할을 수행

한다. 본 연구에서 부변속부 안전율 분석은 농작업 

중 가장 부하 수준이 높은 쟁기 작업, 엔진 정격 토

크, 최대 엔진 토크를 고려해 실시되었으며, 전진 기

어쌍, 저속 기어쌍, 최종 감속 기어쌍 3쌍에 대해 실

시하였다. 

2.3 다목적 농작업 기계 엔진 부하 계측

다목적 농작업 기계의 엔진 부하 계측은 안전율 

분석 시뮬레이션 입력조건 설정을 위해 수행되었으

며, 엔진 토크와 회전 속도에 대해 수행되었다. 엔진 

토크와 회전속도는 엔진 CAN 데이터 통신을 통해 

계측되었다. 엔진 부하 계측을 위해 실시한 농작업은 

쟁기 경운 작업으로 농작물 생산을 위한 전주기 과정 

중 가장 높은 작업 부하가 발생하며, 에너지 소비가 

가장 많은 작업 중 하나이다.2,16) 쟁기 작업은 Fig. 3과 

같이 충북 옥천군 동이면 적하리 1151(36°16'28.9"N 

127°37'39.7"E)에서 수행되었으며, 부하 계측 시험을 

수행한 필드의 크기는 30 m × 40 m이다.

Fig. 3 Field site to measure engine load data

Fig. 4 Plow tillage of multi-purpose agricultural 

implement machinery

쟁기 경운 작업 단수는 주요 농작업인 쟁기 작업

이 국내에서 5-7 km/h의 속도로 사용되기 때문에12) 

약 5.89 km/h의 주행 속도인 저속 4단을 선택하여 

Fig. 4와 같이 작업을 수행하였다. 

쟁기 작업은 선행연구를 참고17)하여 Fig. 5와 같이 

전진 작업, 작업기 상승 및 선회, 작업기 하강 및 전

진 작업, 작업기 상승 및 선회 순으로 실시하였다.

Fig. 5 Plow tillage operation method

농작업 시험을 통해 수집된 엔진 토크와 회전속도

는 시뮬레이션 모델에 적용하기 위해 농작업을 대표

할 수 있는 하나의 등가 부하로 산출하는 것이 필요

하다.17) 본 연구에서 등가 부하 산출은 다음 Fig. 6과 

같이 수행되었다. 농작업 시 발생하는 작업 부하

(
 )는 불규칙하고 연속적인 형태로 나타나며, 식 

(1), (2)를 통해 불규칙한 부하가 작용하는 것과 동일

한 영향을 작용하게 하는 등가 토크( )와 회전속도

()로 계산하였다. 본 연구에서 피로 손상 지수의 

값은 ISO 6336-6규격18)에서 제시하는 기어 열처리시 

사용되는 침탄 기준인 8.738로 선정하였다.
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Fig. 6 Calculation of equivalent load using 

load-cycle diagram

  




 (1)

여기서  는 등가 엔진 토크, 는 전체 엔진 토

크 데이터 개수와 의 부하 수준에서의 엔진 토크 

데이터 개수의 비, 는 의 부하 수준에서의 엔진

토크,   는 피로 손상 지수이다.

  


   (2)

여기서  는 등가 엔진 회전속도, 는 전체 엔

진 회전속도 데이터 개수와 의 부하 수준에서의 

엔진 회전속도 데이터 개수의 비, 는 의 부하 

수준에서의 엔진 회전속도이다. 

3. 안전율 분석

3.1 시뮬레이션 모델 개발

본 연구에서 다목적 농작업 기계 부변속부의 안전

율 분석은 시뮬레이션 소프트웨어를 통해 실시되었

으며, 시뮬레이션 소프트웨어는 KISSsoft(Version 

2017, KISSsoft AG, Switzerland)를 사용하여 Fig. 7과 

같은 시뮬레이션 모델을 개발하였다.

3.2 안전율 시뮬레이션 조건

본 연구에서 시뮬레이션 해석 시간은 국내에서 농

작업을 수행하는 대표적인 농업기계인 트랙터의 연

간 평균 농작업 시간 342 시간19)과 트랙터의 내구 연

수 8년4)을 이용하여 2,736시간으로 설정하였다. 시뮬

Fig. 7 A photo of simulation model of range-shift

레이션 입력 조건은 쟁기 작업시 엔진 등가 토크, 엔

진 정격 토크, 엔진 최대 토크로 설정하여 안전율을 

분석하였으며, 이때 엔진의 최대 토크는 선행연구를 

참고해 엔진 정격 토크의 1.2배를 실시하였다.6)

3.3 안전율 계산 방법

본 연구에서 부변속부 기어쌍의 안전율 분석은 굽

힘 강도와 면압 강도로 수행되었으며, 부변속부 기어

쌍이 헬리컬 기어와 스퍼기어임을 고려해 ISO 6336 

Method B 규격20) 방식을 이용하여 실시되었다. 굽힘 

안전율( )과 접촉 안전율( )은 굽힘 강도와 면압 

강도의 지표로써, 식(7), (12)로 정의되는 굽힘 안전율

( )과 접촉 안전율( )이 1 이하일 경우 각각 이뿌

리 파손21)과 치면의 마모22)가 발생할 가능성이 있음

을 의미한다.12) 

3.3.1 굽힘 안전율 계산 방법

시뮬레이션에 입력된 동력은 다음 식(3), (4), (5), 

(6)으로 정의되는 공칭 접선 부하( ), 공칭 이뿌리 

굽힘 응력(), 이뿌리 굽힘 응력( ), 이뿌리 굽힘 

응력한도( )로 계산된다.23)

 


 (3)

여기서 는 물림당 공칭 축직각 접선부하, 

는 피니언(또는 휠)의 공칭 토크,   피니언(또는 

휠)의 기준원 지름이다.

 


  (4)
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여기서 는 공칭 이뿌리 굽힘 응력, 는 치폭, 

은 치직각 모듈, 는 치형 계수, 는 응력 수

정(집중) 계수, 는 비틀림각 계수, 는 림 두께 

계수, 는 고치 계수이다.

    (5)

여기서 는 이뿌리 굽힘 응력, 는 공칭 이뿌

리 굽힘 응력, 는 적용 계수, 는 동부하 계수, 

는 이뿌리 응력에 대한 치면 하중 계수, 는 

이뿌리 응력에 대한 정면 하중 계수이다.

      (6)

여기서 는 이뿌리 굽힘 응력 한도, 는 굽

힘에 대한 허용응력, 는 이뿌리 굽힘 응력에 대

한 수명 계수,  는 상대 노치 민감도 계수, 

 는 상대 표면 상태 계수, 는 이뿌리 강도

에 관련된 치수효과 계수이다.

굽힘 안전율은 식 (7)와 같이 이뿌리 굽힘 응력 한

도( )와 이뿌리 굽힘 응력( )에 의해 결정된다. 

 


 (7)

여기서 는 이의 절손(굽힘강도)에 대한 안전 계

수이다.

3.3.2 접촉 안전율 계산 방법

시뮬레이션에 입력된 동력은 다음 식 (8), (9), (10), 

(11)으로 정의되는 피치점에서의 공칭 접촉 응력(), 

구동 기어 치면 접촉 응력(), 피동 기어 치면 접촉 

응력(), 피팅 응력 한도( )로 계산된다.24)

  






 

 (8)

여기서 는 피치점에서의 공칭 접촉 응력, 

는 영역 계수, 는 탄성정수 계수, 는 물림률 계

수, 는 비틀림각 계수, 는 피니언의 기준원 지

름, 는 기어비이다.

    (9)

여기서 는 구동 기어 치면 접촉 응력, 는 구

동 기어 한쌍 이물림 계수, 는 치면 접촉 응력에 

대한 치면 하중 계수, 는 치면 접촉 응력에 대한 

정면 하중 계수이다.

    (10)

여기서 는 피동 기어 치면 접촉 응력, 는 

피동 기어 한쌍 이물림 계수이다.

    (11)

는 피팅 응력 한도, 은 (접촉)응력에 대

한 허용 응력값, 는 접촉 응력의 수명 계수, 

은 윤활제 계수, 는 속도 계수, 은 거칠기 계

수, 는 가공경화 계수, 는 접촉 응력의 치수 

효과 계수이다.

접촉 안전율은 식 (12)과 같이 피팅 응력 한도

( )와 치면 접촉 응력( , )에 의해 결정된다. 

 


 (12)

여기서 는 피팅(면압강도)에 대한 안전 계수, 

는 치면 접촉 응력이다.

4. 시뮬레이션 결과

4.1 시뮬레이션 입력 조건 설정

다목적 농작업 기계의 쟁기 작업은 약 93초간 수

행되었으며, 엔진 부하 계측 결과는 Fig. 8 과 같이 

나타났다. 엔진 토크의 최댓값, 최솟값, 평균값은 각

각 301.2 Nm, 2.2 Nm, 131.5 Nm로 나타났으며, 엔진 

회전속도의 최댓값, 최솟값, 평균값은 각각 2,359 

rpm, 780 rpm, 2,093 rpm으로 나타났다. 이때 등가 엔

진 토크와 회전속도는 각각 197.0 Nm, 2,092 rpm 으

로 계산되었다. 시뮬레이션에 입력한 다목적 농작업 

기계의 엔진 토크와 회전속도는 주변속 4단의 변속

비 1:0.59를 통해 변환되어 안전율 분석 시뮬레이션 

모델에 적용되었다. 쟁기 작업시 등가 엔진 토크, 

회전속도, 엔진 정격 토크 및 회전속도와 최대 엔진 

토크 및 회전속도는 각각 197.0 Nm, 2,092 rpm, 

405.7 Nm, 2,250 rpm, 486.8 Nm, 2,250 rpm 으로 각각 
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Fig. 8 The result of engine torque and rotation 

speed during plow tillage

Table 2 Engine load to analyze safety factor on  

simulation model

Item Engine load
Simulation model 

input condition

Equivalent torque 

of plow tillage 

197.9 Nm 333.9 Nm

2,092 rpm 1,234 rpm

Rated engine 

torque

405.7 Nm 687.6 Nm

2,250 rpm 1,328 rpm

Maximum engine 

torque

486.8 Nm 825.2 Nm

2,250 rpm 1,328 rpm

333.9 Nm, 1,234 rpm, 687.6 Nm, 1,328 rpm 825.15 

Nm, 1,328 rpm으로 계산되어 시뮬레이션 입력 조건

으로 사용되었다.

4.2 응력 해석 결과

쟁기 작업 시 엔진 등가 토크를 통한 응력해석 결

과는 Fig. 9와 같이 계산되었다. 전진 변속부에서 이

뿌리 굽힘 응력은 구동기어(26T)와 피동 기어(28T) 

각각 209.3 MPa, 228.6 MPa로 나타났으며, 치면 접촉 

응력은 1,867.8 MPa로 동일하게 나타났다. 저속 변속

부에서 이뿌리 굽힘 응력은 구동기어(14T)와 피동 기

어(37T) 각각 363.8 MPa, 383.5 MPa로 나타났으며, 

치면 접촉 응력은 각각 2,217.4 MPa, 2,099.8 MPa로 

나타났다. 최종 감속부에서 이뿌리 굽힘 응력은 구동

기어(41T)와 피동기어(61T) 각각 366.9 MPa, 818.5 

MPa로 나타났으며, 치면 접촉 응력은 1,714.8 MPa로 

동일하게 나타났다.

Fig. 9 Results of tooth root and contact stresses 

to range shift during plow tillage

Fig. 10 Results of tooth root and contact 

stresses to range shift at engine rated 

load

엔진 정격 토크를 이용한 응력해석 결과는 Fig. 10

과 같이 계산되었다. 전진 변속부에서 이뿌리 굽힘 

응력은 구동기어(26T)와 피동 기어(28T) 각각 425.1 

MPa, 464.3 MPa로 나타났으며, 치면 접촉 응력은 

2,655.7 MPa으로 동일하게 나타났다. 저속 변속부에

서 이뿌리 굽힘 응력은 구동기어(14T)와 피동 기어

(37T) 각각 740.3 MPa, 780.2 MPa로 나타났으며, 치

면 접촉 응력은 각각 3,156.6 MPa, 2,989.2 MPa로 나

타났다. 최종 감속부에서 이뿌리 굽힘 응력은 구동기

어(41T)와 피동기어(61T) 각각 754.7 MPa, 1,638.8 

MPa로 나타났으며, 치면 접촉 응력은 2,459.5 MPa로 

동일하게 나타났다.

최대 엔진 토크를 이용한 응력해석 결과는 Fig. 11

과 같이 계산되었다. 전진 변속부에서 이뿌리 굽힘 

응력은 구동기어(26T)와 피동 기어(28T) 각각 506.9 

MPa, 556.6 MPa로 나타났으며, 치면 접촉 응력은 

2,907.7 MPa로 동일하게 나타났다. 저속 변속부에서 

이뿌리 굽힘 응력은 구동기어(14T)와 피동 기어(37T) 

각각 888.1 MPa, 936.0 MPa로 나타났으며, 치면 접촉 

응력은 각각 3,457.5 MPa, 3,274.1 MPa로 나타났다. 

최종 감속부에서 이뿌리 굽힘 응력은 구동기어(41T)

와 피동기어(61T) 각각 905.6 MPa, 2,020.4 MPa로 나

타났으며, 치면 접촉 응력은 2694.3 MPa로 동일하게 

나타났다. 
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Fig. 11 Results of tooth root and contact stresses 

to range shift at engine maximum load

4.3 안전율 분석 결과

쟁기 작업 시 엔진 등가 토크를 통한 안전율 결과

는 Fig. 12와 같이 나타났다. 전진 변속부 구동기어

(26T)와 피동 기어(28T)의 굽힘 안전율과 접촉 안전

율은 각각 3.88, 5.14. 0.78, 0.94로 나타났다. 저속 변

속부 구동기어(14T)와 피동 기어(37T)의 굽힘 안전율

과 접촉 안전율은 각각 2.24, 2.11, 0.65, 0.68로 나타

났다. 최종 감속부 구동기어(41T)와 피동기어(61T)의 

굽힘 안전율과 접촉 안전율은 각각 2.21, 0.99, 0.84, 

0.85로 나타났다.

Fig. 12 Results of safety factor for tooth root and 

contact breakage to range shift during 

plow tillage

Fig. 13 Results of safety factor for tooth root and 

contact breakage to range shift at engine 

rated load

엔진 정격 토크를 이용한 안전율 분석 결과는 Fig. 

13과 같이 계산되었다. 전진 변속부 구동기어(26T)와 

피동 기어(28T)의 굽힘 안전율과 접촉 안전율은 각각 

1.91, 2.53. 0.55, 0.66로 나타났다. 저속 변속부 구동기

어(14T)와 피동 기어(37T)의 굽힘 안전율과 접촉 안전

율은 각각 1.10, 1.04, 0.46, 0.48로 나타났다. 최종 감

속부 구동기어(41T)와 피동기어(61T)의 굽힘 안전율과 

접촉 안전율은 각각 1.07, 0.48, 0.59, 0.59로 나타났다.

최대 엔진 토크를 이용한 안전율 분석 결과는 Fig. 

14와 같이 계산되었다. 전진 변속부 구동기어(26T)와 

피동 기어(28T)의 굽힘 안전율과 접촉 안전율은 각각 

1.60, 2.11. 0.51, 0.61로 나타났다. 저속 변속부 구동

기어(14T)와 피동 기어(37T)의 굽힘 안전율과 접촉 

안전율은 각각 0.92, 0.87, 0.42, 0.44로 나타났다. 최

종 감속부 구동기어(41T)와 피동기어(61T)의 굽힘 안

전율과 접촉 안전율은 각각 0.90, 0.40, 0.54, 0.54로 

나타났다.

쟁기 작업시 엔진 등가 토크와 엔진 정격 토크에

서의 안전율 결과, 2,736 시간 내에 이뿌리 파손은 

Fig.15와 같이 최종 감속부의 피동 기어에서 발생 가

능성이 있을 것으로 판단되며, 치면 파손은 Fig. 16과

 

Fig. 14 Results of safety factor for tooth root  

and contact breakage to range shift at 

engine maximum load

Fig. 15 Tooth root safety factor according to load 

condition
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Fig. 16 Contact safety factor according to load 

condition

같이 부변속부 모든 기어쌍에서 발생 가능성이 있을 

것으로 판단된다. 엔진 최대 토크시 안전율 결과 

2,736 시간 내에 이뿌리 파손은 Fig. 15 저속 변속부

와 최종 감속부의 기어쌍에서 발생 가능성이 있을 

것으로 판단되며, 치면 파손은 Fig. 16과 같이 부변속

부 모든 기어쌍에서 발생 가능성이 있을 것으로 판

단된다. 

전진 변속부에 비해 저속 변속부와 최종 감속부에

서 이뿌리 파손이 발생하는 이유는 최종 감속부와 

저속 변속부가 전진 변속부에 비해 큰 토크를 전달

하기 때문인 것으로 판단된다. 엔진 정격 토크와 최

대 토크는 다목적 농작업기계 구동에 상시 작용하지 

않기 때문에 엔진 정격 토크와 최대 토크를 기준으

로 설계하면 과설계가 될 수 있다. 따라서 본 연구에

서는 설계에 사용하기 위해 고부하가 발생하는 쟁기 

작업시 부하 계측을 수행하였으며, 이를 통해 안전율 

분석을 수행하였다. 그러나 안전율 분석 결과 안전율

은 1 미만으로 나타났으며, 향후 이뿌리 및 치면 파

손을 방지하기 위해 보완 설계를 수행하고 신뢰성을 

확보하는 것이 필요하다. 저속 변속부 및 최종 감속

부에서 이뿌리 파손을 방지하기 위해 치폭 변경14), 

재질 변경 등의 수정이 필요할 것으로 판단된다. 부

변속부 기어쌍에서의 치면 파손을 방지하기 위해 표

면 열처리 가공방법 수정21), 재질 변경 등의 수정이 

필요할 것으로 판단된다. 향후 본 연구 결과는 다목

적 농작업기계 부변속 보완설계에 있어 가이드라인

을 제공 할 수 있을 것으로 판단된다. 

5. 결 론

본 논문은 국내 95 kW급 다목적 농작업 기계의 동

력전달시스템 최적 설계를 위한 기초연구로써, 다목

적 농작업 기계 변속기 부변속부의 안전율을 분석하

기 위하여 수행되었으며, 주요 결과는 다음과 같다.

1) 다목적 농작업 기계 변속기 부변속부 안전율 분

석은 시뮬레이션 모델을 통해 실시되었으며, 시뮬레

이션 모델은 상용 시뮬레이션 소프트웨어를 통해 개

발되었다. 본 연구에서 부변속부 안전율 분석을 수행

한 기어쌍은 다목적 농작업 기계가 전진 주행시 구

동하는 3개 기어쌍에 대해 수행하였으며, 각각 전진 

변속부, 저속 변속부, 최종 감속부이다.

2) 안전율 분석 조건은 엔진 부하, 시뮬레이션 시

간(2,736 시간), 농작업시 작업 단수(저속 4단), 중형 

마력급 트랙터의 연간 사용시간(342 시간), 농업용 

트랙터의 내구년수(8년) 등을 고려하였다. 엔진 부하

는 쟁기 작업시 다목적 농작업 기계 엔진 부하 계측

을 통해 등가 부하로 계산된 엔진 부하, 엔진 정격 

부하, 최대 엔진 부하로 설정하였다. 이 때 시뮬레이

션 모델에 적용한 토크와 회전속도는 각각 333.9 

Nm, 1,234 rpm, 687.6 Nm, 1,328 rpm 825.15 Nm, 

1,328 rpm 이다. 

3) 굽힘 안전율과 접촉 안전율은 안전율 분석을 위

해 사용되었으며, ISO 6336 기준을 통해 계산되었다. 

안전율 해석 결과 쟁기 작업시 엔진 등가 토크에서 

굽힘 안전율은 전진 변속부, 저속 변속부, 최종 감속

부 구동, 피동 기어 각각 3.88, 2.24, 2.21, 5.14, 2.11, 

0.99으로 나타났으며, 접촉안전율은 각각 0.78, 0.65, 

0.84, 0.94, 0.68, 0.85로 나타났다. 엔진 정격 토크에

서 굽힘 안전율은 전진 변속부, 저속 변속부, 최종 

감속부 구동, 피동 기어 각각 1.91, 1.10, 1.07, 2.53, 

1.04, 0.48으로 나타났으며, 접촉안전율은 각각 0.55, 

0.46, 0.59, 0.66, 0.48, 0.59로 나타났다. 엔진 최대 토

크에서 굽힘 안전율은 전진 변속부, 저속 변속부, 최

종 감속부 구동, 피동 기어 각각 1.60, 0.92, 0.90, 

2.11, 0.87, 0.40으로 나타났으며, 접촉안전율은 각각 

0.51, 0.42, 0.54, 0.61, 0.44, 0.54로 나타났다. 쟁기 작

업시 엔진 등가 토크와 엔진 정격 토크에서 이뿌리 

파손은 굽힘 안전율이 1 미만으로 나타난 최종 감속

부의 피동 기어에서 발생 가능성이 있을 것으로 판

단된다. 치면 파손은 접촉 안전율이 1 미만으로 나타

난 부변속부 모든 기어쌍에서 발생 가능성이 있을 

것으로 판단된다. 엔진 최대 토크에서 이뿌리 파손은 

굽힘 안전율이 1 미만으로 나타난 저속 변속부와 최

종 감속부의 구동, 피동 기어에서 발생 가능성이 있

을 것으로 판단되며, 치면 파손은 접촉 안전율이 1 

미만으로 나타난 부변속부 모든 기어쌍에서 발생 가
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능성이 있을 것으로 판단된다.

4) 향후 본 연구 결과는 농작업 기계 변속기의 최

적 설계를 위한 기초 자료로 활용 가능할 것으로 판

단되며, 보완 설계에 있어 가이드라인을 제공 할 수 

있을 것으로 판단된다.
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