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ABSTRACT

The performance of screw air compressor is affected by rotor profile, lobe number, air end wrap angle, rotor L/D ratio, 
suction and discharge ports, revolutions of air end and load regulation control, etc. In general, an efficient screw compressor 
needs a rotor profile of which has a large flow cross-section area, short sealing lines and a small blow-hole. In this study, 
experimental study was performed with newly designed 5×6 rotor profile and various shapes of air end. Results show that the 
measured specific power consumption of the newly designed screw compressor appeared to be lower than any other published 
data for the equivalent screw compressors manufactured.

†

1. 서  론

스크류 공기 압축기(screw air compressor)는 공기를 압

축하여 압력과 속도를 변환하는 기계인데, 압축공기를 생성

하여 시스템에 필요한 양의 공기를 공급할 수 있기 때문에 

다양한 산업현장에 사용되고 있다.(1) 특히, 고속철도와 도시

철도, 경량전철의 제동장치 및 현가장치 등에 사용되고 있으

며, 최근에는 정밀가공 기술의 발달과 함께 소형 압축기 분

야로도 적용범위가 확대되고 있다.(2)

스크류 공기압축기는 케이싱(casing) 내부의 에어엔드(air 

end) 회전에 의하여 흡입, 압축 및 토출과정을 통하여 압축

공기를 생성한다.(3) 에어엔드를 구성하는 로터의 형상은 스

크류 공기압축기 성능에 지대한 영향을 미치는 요소로 대칭

형(symmetric profile)과 비대칭형(asymmetric profile)이 

있으며, 현재 대부분의 스크류형 공기압축기에 사용되는 로

터 형상은 비대칭형이다.(4,5) 비대칭 형상은 스크류 공기압축

기의 주요 누설경로인 누설삼각형(blow-hole)의 면적을 감

소시키기 위하여 로브(lobe)가 암/수 로터의 케이싱(casing)
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과 만나는 로브 끝 부분(trailing lobe) 방향으로 경사를 가

진 형상이다(Fig. 1 참조). 이러한 비대칭형은 기존의 형상에

서 발생하는 누설삼각형의 면적을 1/10로 감소시킬 수 있기 

때문에 압축기 효율이 향상된다고 할 수 있다.(6,7)

에어엔드는 암/수 로터 한 쌍으로 이루어져 있으며, 스크

류 공기압축기에서 가장 중요한 요소이다. 스크류 공기압축

기의 성능은 암/수 로터의 로브 수(lobe number), 권선각

(wrap angle), 그리고 형상비 등의 아주 작은 변화에도 매우 

큰 차이가 있다. 또한, 스크류 공기압축기 성능에 영향을 미

치는 다른 요소들은 정밀가공을 하지 못해 조립이 불가능하

게 되거나, 공구 압력각이 작은 부분에서의 과다한 가공오차

로 인하여 누설량이 많아지기 때문에 전체 압축기 효율이 저

하되는 경우를 들 수 있다.(8) 따라서, 강성도(stiffness)가 유

지되면서 공구의 최소 압력각이 더 크도록 에어엔드의 권선

각이 최적화된 형상을 설계하고, 가공성이 양호한 스크류 공

기압축기를 설계하여야 한다.(9,10)

로터 형상비, 즉 길이와 직경 비(length/diameter)의 경

우, 직경이 일정하고 길이만 증가하면 흡입구(suction port)

를 통한 공기의 속도가 증가하므로 흡입구에서의 압력손실

이 증가한다. 한편, 로터 길이가 증가하면, 에어엔드를 지지

하는 베어링 사이의 거리가 증가하므로 에어엔드의 변형을 
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Types 4×6 5×6

Test number #1 #2 #3 #4 #5 #1 #2 #3 #4 #5

Air end velocity(rpm) 1780 1780

Air capacity(m3/min) 1.18 1.18 1.18 1.18 1.17 1.81 1.81 1.82 1.82 1.81

Power(kW) 9.95 9.95 9.95 9.95 9.95 12.61 12.61 12.61 12.61 12.61

SPC(kW/(m3/min) 8.45 8.45 8.44 8.45 8.48 6.95 6.95 6.94 6.92 6.95

Volumetric fficiency(%) 91.21 91.21 91.21 91.21 91.21 91.94 91.9 92.07 92.29 91.98

Table 1 Comparison of the preliminary test results 4×6 & 5×6 (type-3) air end units

야기시켜 간극(clearance) 및 누설(leakage)이 증가하여 에

어엔드 회전이 불가능해지거나 파손될 위험이 있다.(11,12)

권선각은 흡입구 임의의 한 점에서 에어엔드의 나선을 따

라 로터 길이 만큼 이동하여 토출구(discharge port)에 도달

했을 때, 로터의 회전중심을 기준으로 이루는 각을 의미한

다. 권선각이 증가하면 토출면적이 증가하여 손실을 줄일 수 

있다. 또한 권선각이 감소하면 실라인(seal line)의 최대값이 

증가하고 길이가 상대적으로 감소하기 때문에 누설량을 감

소시킬 수 있다.(13)

로터의 로브 수는 다양하게 조합할 수 있지만 일반적으로 

암로터(female rotor) 로브 수가 숫로터(male rotor) 로브 

수보다 많다. 로브 수가 증가할수록 로터 단면적에 대한 흡

입면적이 감소하여 누설이 증가하고 효율은 감소한다.(14) 반

면, 로브 수가 줄어들면 흡입용량이 증가하고 누설도 감소하

지만 상대적으로 로터 직경이 감소하여 강성도가 낮아져서 

로터가 파손될 위험이 있다. 따라서 압력비에 따라 적절한 

로브 수의 선택이 요구된다.(15,16)

본 연구에서는 5×6조 로터 프로파일을 선택하여 에어엔

드의 권선각과 형상비(L/D)를 변경하였고, 이에 수반한 에어

엔드의 토출부 형상을 설계하였다. 누설삼각형에 인한 누설 

을 최소화하였으며, 에어엔드와 케이싱 사이 압축영역의 증

감에 따른 토출공기량 (free air delivery, FAD), 체적효율

(volumetric efficiency)과 동력소비량 (specific power 

consumption, SPC)을 측정, 비교하였다.

Fig. 1 Schematic of symmetric and asymmetric profiles

2. 에어엔드 유니트 설계 및 성능시험

2.1 에어엔드 유니트 설계
로브 수는 다양한 형태의 조합이 가능하나, 현재 4×5조, 

4×6조, 5×6조, 5×7조의 조합이 주로 사용되고 있다. 로브 

수를 결정함에 있어 가장 중요시되는 것은 압축기의 압력비

(pressure ratio)이다. 높은 압력비를 요구하는 경우, 로브 

수가 많은 로터가 적용되지만 효율은 상대적으로 떨어지고, 

압력비가 작은 경우에는 적은 로브 수의 로터를 사용한다.(17)

본 연구에서는 선행 연구의 일환으로 4×6조와 5×6조 로

터 형상을 가공 제작하여 성능시험을 수행하였으며 Table 1

에 결과를 제시하였는데, 5×6조 로터 형상을 사용한 스크류 

공기압축기의 성능이 우수함을 알 수 있었다.(18) 따라서 본 

연구에서는 5×6조 로터 형상을 선택하였고, 이를 기반으로 

하는 새로운 로터 형상과 에어엔드를 설계, 제작하였다. 

로터 형상 설계에 적용된 수치적 계산은 입력값을 기본으

로 각각의 변수를 구하는 방법이다. 초기 입력값은 Table 2에 

나타내었다. 암/수 로터의 외경과 중심거리의 값을 아래 식에 

대입하면 숫로터 피치원경 (male pitch circle diameter, Dm)

을 구할 수 있다.

  ××  


(1)

암로터 피치원경 (female pitch circle diameter, Df)은 

식 (1) 분자항의 Zm을 Zf로 바꾸어 계산하면 된다. 또한, 숫

로터 내경(male root diameter, Dmi)은 다음과 같다.

   × × (2)

암로터 내경 (female root diameter, Dfi) Rfo를 Rmo으로 

변경하여 계산하였다. 로터 길이 (rotor length, L)는

 × (3)
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이며, 숫로터 리드(male rotor lead, LeadM))와 암로터 리드

(female rotor lead, LeadF)는 각각 다음과 같다.

 ×


(4)

Specification sign

Male outside diameter(radius) Dmo(Rmo)

Female outside diameter(radius) Dfo(Rfo)

L/D ratio LD

Male tooth number Zf

Female tooth number Zm

Center distance CD

Male rotor wrap angle(deg) WrapM

Table 2 Specification of the design parameters 

Fig. 2 Schematic of 5x6 rotor profile and air end 

of the modeled screw compressor

Specification Condition

Female rotor & Housing Clearance 0.06 mm

Male rotor & Housing clearance 0.07 mm

Discharge clearance 0.05 mm

Inlet side clearance 0.06 mm

Injection oil temperature 65℃

Air velocity 15∼20 m/s

Pressure 7∼10 bar

Oil injection quantity 30∼60 l/min

Table 3 Input data for a rotor profile design 

Fig. 3 3-D modeling of air end unit 

and discharge port

Rotor
Type-1 Type-2 Type-3

Male Female Male Female Male Female

Lobe number 5×6

Out diameter(mm) 194.2354 152.3524 182.3500 143.9858 128.3945 101.1100

Wrap angle 310° 258.3333° 300° 250° 310° 258.3333°

Lead(mm) 281.9546 338.3455 350.1120 420.1344 184.1630 224.5956

Length(mm) 242.7942 291.7600 161.1681

Center distance(mm) 139.8000 128.0000 92.8000

L/D ratio 1.25 1.6 1.6

Table 4 Specification of the rotor profiles
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Rotor type Type-1 Type-2 Type-3

Air end velocity(rpm) 1780 2980 1780 2980 1780 2980

Discharge pressure(bar) 7.01 7.51 7.01 8.01 9.03 7.01 7.51 7.01 8.01 9.03 7.01 7.51 7.01 8.01 9.03

Injection temperature(℃) 60.5 60.7 32.8 32.9 32.8 58.3 58.8 29.8 28.9 30.7 60.7 60.8 27.7 28.2 28.5

Air capacity(FAD), (m3/min) 1.98 1.96 5.87 5.87 5.77 7.33 7.26 11.7 11.7 11.6 5.80 5.76 10.1 9.96 9.98

Shaft power(kW) 36.7 37.1 67.2 69.5 71.9 73.1 74.9 71.9 76.4 80.4 67.5 68.9 66.4 65.4 71.7

SPC(kW/(m3/min)) 6.3 6.4 6.3 6.7 7.3 6.3 6.7 6.1 6.5 7.0 6.5 6.8 6.6 6.7 7.1

Volumetric efficiency(%) 84.3 85.4 89.9 89.8 88.3 85.7 85.1 90.4 90.7 89.5 85.7 85.1 88.4 88.0 88.1

Table 5 Experimental results

 ×


(5)

위의 계산 방법에서 입력값은 바뀔 수 있다. 예를 들면, 

형상비(L/D) 대신에 로터 길이(L)를 입력값으로 설정할 수 

있는데, 이러한 경우 원리는 동일하지만 계산 수식의 변수들

이 달라진다. 

암/수 로터 형상 각 성분의 수치를 구한 후 컴퓨터를 이용

한 설계 작업을 진행하였으며, 형상 설계는 Auto CAD를 사

용하였고, 에어엔드 설계는 CATIA(19)를 이용하여 3-D 모델

링 작업을 수행하였다. 설계한 형상과 에어엔드 모델은 Fig. 

2에 도시하였으며, 두 가지 형태의 에어엔드를 설계하였고, 

Type-3는 기존 모델이다.(20) 각각의 제원은 Table 4에 나타

내었다. 

에어엔드의 권선각과 형상비가 변화함에 따라 토출구의 

형상이 변하게 된다. 토출구는 케이싱 상에 설계되고, 에어

엔드의 회전이 진행되면 실라인(seal line)의 일부가 토출구

의 끝부분을 지나며 압축공기가 토출된다. 토출구 형상은 복

잡한 곡선으로 이루어져 있으며, 로터 형상과 권선각의 변화

에 따라 설계되어야 한다. 에어엔드의 권선각과 형상비 차이

에 따라 에어엔드 유니트는 세 가지 타입으로 설계하였으며, 

Fig. 3에 Type-2의 에어엔드 유니트와 토출구 형상을 도시

하였다.

2.2 성능시험 방법
성능시험을 수행하기 위해 5×6조 로터 형상을 갖는 세 가

지 타입의 에어엔드 유니트를 제작하였으며, 스크류 압축기

성능에 가장 많은 영향을 미치는 권선각과 형상비를 다르게 

설계하여 성능시험을 수행하였다. 

Type-1과 Type-2는 형상비가 같고 권선각이 다른 경우 

인데, 동일한 회전속도와 압력비 조건에서 에어엔드 직경 변

화에 따른 성능실험을 수행하였다. Type-2와 Type-3의 경우 

형상비는 1.6이며, 권선각은 각각 300°, 310°이고, Type-1의 

권선각은 310°, 형상비는 1.25이다. 이때 생기는 로터 외경 

차이와 중심거리의 차이는 로터 형상 설계 시 생기는 차이로 

가정하였다. 

새로운 5×6조 에어엔드 성능시험으로 8 bar 를 기준압력

으로 하여 7∼10 bar 까지 시험을 수행하였다. 또한, 성능시

험 조건은 Table 3에 나타내었는데, 흡입과정 중에 발생하는 

저항계수의 값은 흡입구 크기가 적합한 크기로 설계되었다

고 가정하여 1로 설정하고 시험을 수행하였다. 

성능시험은 KS B 6351(용적형 압축기-시험 및 검사 방법)(21) 

기준을 따랐는데, 정량적 목표는 토출 공기량 6.96 m3/min 

이상, 축동력은 40 kW 이상이며, 동력소비량(SPC)은 7 kW/ 

(m3/min) 이하로 설정하였다. 성능시험은 회전수 1780 rpm 

에서 압력비를 7.01, 7.51 bar 와 2980 rpm 에서 압력비는 

각각 7.01, 8.01, 9.03 bar 로 수행하였으며, 시험시간은 각 

4시간이었다. 케이스별로 5회를 실시하였고, 시험 결과의 평

균값을 계산하여 적용하였다. 

성능시험 측정 계산방법으로 토출 공기량의 경우 다음 식

을 사용하였다.

  




 



  (6)

여기서, Qs는 흡입상태로 환산한 공기량(m3/min), te는 

시간(min), Ta는 흡입공기 절대온도(K), V는 압력탱크 용적, 

Pa는 압력탱크 절대압력(bar), Pt1은 압력탱크 초기압력(bar), 

Pt2는 압력탱크 최종압력(bar), Tt1은 압력탱크 초기온도(K), 

Tt2는 압력탱크 최종온도(K)이다. 

축동력 계산을 위하여 다음 식을 사용하였다.

′

×′ (7)

여기서, P는 규정회전수 축동력(kW), P'는 시험회전수 축

동력(kW), N은 규정회전수(rpm), N'는 시험회전수(rpm)를 

각각 나타낸다.

체적효율의 경우 다음 식을 이용하여 구할 수 있다.

 


× (8)
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Fig. 4 Schematic diagram of a screw compressor

Fig. 5 Test apparatus of air end unit and discharge port

시험기는 자체 제작한 성능시험기를 사용하였으며, KS B 

6351(용적형 압축기-시험 및 검사 방법)(21)과 KS B 6880(급

유식 스크류 공기압축기)(22)을 기준으로 압축기를 운전하여 

각부의 열평형이 이루어진 후 배관 및 각 부품에서 누설이 

없는 상태에서 성능시험을 수행하였다. 공기량, 축동력, 소

음, 오일온도 및 회전수를 측정하였으며, 축동력은 규정압력

에서 원동기의 정격출력 범위 내에서 측정하였고, 오일온도

시험은 7∼9 bar의 토출압력으로 토출구와 에어엔드 내부에 

설치한 온도센서에서 30분간 연속운전 후 측정하였다. 

Figure 4에 스크류 공기압축기의 작동 계통도를 도시하였

다. 컴퓨터 제어를 통한 입력값과 출력값을 성능시험과 동시

에 확인하였으며, 모터와 에어엔드를 직접 연결한 방법으로 

회전수를 제어하였다. 이러한 1대 1 구동 방식을 통하여 기

어구동 방식에서 발생하는 오차를 줄일 수 있었다. 회전수는 

정격회전수를 사용하였으며, 모터출력은 정격출력을 적용하

였다. 성능실험기와 에어엔드의 결합부를 설치하는 방법과 

시험기 모델을 Fig. 5에 도시하였다.

3. 성능시험 결과

에어엔드 유니트 케이스는 회주철(GC 250), 에어앤드는 탄소

강(SM 45C)을 사용하였으며, 내구성 향상을 위하여 큰 하중에

도 견딜 수 있는 베어링(contact ball bearing)을 채택하였다.

성능시험 결과, Type-3는 로터 직경이 작기 때문에 토출 

공기량 및 체적효율(volumetric efficiency)이 Type-2와 비

교하였을 때 낮게 나타났다. 또한, 동력소비량은 낮은 압력

비에서는 우수하였으나, 압력비가 상승하면 흡입구를 통한 

공기의 속도가 감소하여 다른 타입에 비해 동력소비량이 많

음을 확인할 수 있었다 (Figs. 6와 7 참조).

회전수가 1780 rpm, 낮은 압력비에서는 체적효율과 동력

소비량이 차이를 보이지 않았다. 하지만, 회전수 2980 rpm, 

높은 압력비에서의 체적효율은 Type-2의 경우, 체적효율은 

0.5∼1.2% 상승하였고, 토출 공기량은 1.6∼1.74 m3/min, 동

력소비량은 0.1∼0.5 kW/(m3/min)로 감소하였다. Type-2와 

Type-1의 경우 8 bar 를 기준으로 하였을 때, 새로 설계한 

에어엔드의 체적효율은 2.7% 증가하였고, 토출 공기량과 동

력소비량은 각각 1.74 m3/min 와 0.1∼0.5 kW/(m3/min) 

증가하였다. 성능시험 결과는 Table 5에 요약하였다.

Fig. 6 Volumetric efficiency vs. discharge pressure

Fig. 7 Specific power consumption vs. discharge pressure
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4. 결  론

본 연구에서 설계된 에어엔드는 기존의 로터 형상이 갖는 

로브 수를 4×6조에서 5×6조로 변경한 것인데, 세 가지 타

입의 에어엔드 성능시험 결과, Type-2의 경우 기준압력 8 

bar, 회전속도 2980 rpm 에서 토출 공기량 11.7 m3/min, 

축동력 65.4 kW, 동력소비량(SPC) 6.5 kW/(m3/min)로 우

수한 성능을 나타내었다. 

향후에는 기존 성능시험에서 요구되는 고비용 및 인력을 줄이

기 위하여 컴퓨터를 이용한 시뮬레이션(computer simulation) 

기법 및 설계기술 개발이 필요하다. 이를 통하여 설계한 에

어엔드 모델에 대한 다양한 성능해석이 가능하므로 보다 나

은 제품 개발이 가능할 것으로 기대된다.
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