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Abstract

A simple analytical model of rarefied channel flow is developed to predict the compression ratio in a 
helical drag pump. If the surface velocity is zero, the model reduces to a capillary leaks. Predictions of 
our model agree well with the Knudsen's data for capillary leaks in transition flow, in addition to giving a 
good account of the Knudsen minimum. Also, the present results are compared with experimental data, and 
good agreement is obtained over the entire pressure range from molecular to slip flow.

기호설명

A : 채널 단면적

AR : 채널 종횡비, h/w 

C : 컨덕턴스(conductance)

D : 확산계수(diffusion coefficient)

h : 헬리컬 홈의 깊이

k : Boltzmann 상수

K : 압축비

Kn : Knudsen number, λ/h 

L : 드래그펌프의 축방향 로터길이

n : 분자의 수밀도(number density)

p : 압력

q : 단위면적․단위시간당 분자수(= nud )

Q : 유량(throughput)
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R : 기체상수

T : 절대온도

u : 로터의 원주방향 속도

ud : 기체속도(drift velocity)

v : 확산속도

v o : 분자평균속도, 8RT/π

w : 헬리컬 홈의 너비

   그리스문자

α : 헬리컬 홈의 경사각

δ : 간극(clearance)

λ : 평균자유경로(mean free path)

μ : 점성계수

σ : 충돌단면적(collision cross section)

   하첨자

l : 누설부



확산방정식을 이용한 헬리컬 드래그펌 의 성능해석 383

m : 자유분자유동

p : 펌핑채널부

v : 점성유동

1 : 채널입구

2 : 채널출구

1. 서 론

  드래그펌프(drag pump)는 크게 Gaede 형태인 

원판형 드래그펌프와 Holweck 형태인 원통에 나

선형 홈이 있는 헬리컬 드래그펌프로 구분된다. 
Fig. 1(a)는 상용화된 터보형펌프를 보여주고 있

다. 동축상의 상단부에는 터보분자펌프가 있고, 
하단부에는 Gaede 형태의 드래그펌프로 구성되어 

있다. Fig. 1(b)는 Fig. 1(a)의 드래그펌프에 대한 

단순화된 해석모델을 보여준다. 입구부에서 유입

된 기체분자는 고속으로 회전하는 로터에 이끌려 

출구부로 압축․배기되며, 출구측에서 stripper라고 

불리는 간극을 통하여 기체가 누설된다. 한편, 
Fig. 2는 헬리컬 드래그펌프를 나타낸 것이다.
  이와 같은 드래그펌프는 대유량에 적합할 뿐만 

아니라 10-6Torr 정도의 고진공으로 부터 대기압

까지 한 대의 펌프로도 기체를 압축․배기할 수 있

다. 따라서 기존의 펌핑시스템에서와 같은 후단

펌프(backing pump)가 필요치 않기 때문에 시스템

의 유지보수, 가격, 소음, 펌핑시간등 여러면에서 

기존의 펌핑시스템과 비교할 수 없는 압도적인 

우위성을 나타낸다.(1,2)

  후단펌프는 일반적으로 누설을 방지하기 위하

여 오일을 사용하기 때문에 불가피하게 오일의 

교환비용 및 오일의 역류에 의한 진공공간의 오

염이 문제점으로 지적되고 있어서 기존의 오일식 

펌프의 대체용으로서 최근 드래그펌프와 같은 중

진공용 무급유식 대유량의 기계식 펌프에 대한 

요구성이 급속히 증가하고 있는 추세이다.
  Nanbu 등(3)은 DSMC(direct simulation Monte- 
Carlo)법을 이용하여 헬리컬 드래그펌프의 배기특

성을 이론적으로 해석하였으며, 실험결과와 상호 

비교하였다. 이 경우 출구압을 일정하게 고정시

키고 로터와 펌프하우징 사이의 간극의 크기와 

입구압을 변화시키면서 펌프의 성능해석을 수행

하였다.

(a)

inlet outlet

stripper

  (b)

Fig. 1 Gaede-type molecular drag pump: (a) cross-  
       section of a commercial turbopump contain-  
       ing Gaede-type drag stage; (b) model of a  
       Gaede pump

  Ba 등(4)은 헬리컬 드래그펌프에 대하여 펌핑채

널의 최적화에 관한 이론 및 실험적 연구를 수행

하였으며, 펌핑채널이 회전익에 있는 것이 고정

익에 있는 것보다 성능이 우수함을 보였다. 그리

고 Panos 등(5)은 Gaede가 제안한 유동방정식을 

이용하여 헬리컬 형상의 드래그펌프에 대하여 유

동이 자유분자유동일 때와 점성유동일 때 펌프의 

성능을 이론적으로 해석하였다.
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Diameter: D
length: L

Fig. 2 Holweck-type molecular drag pump

  Sawada(6)는 움직이는 벽과 접해있는 사각형 홈

내의 희박기체유동을 Navier-Stokes 방정식과 미

끄럼(slip) 경계조건을 이용하여 해석하였으며, 이 

결과를 실링(sealing) 및 헬리컬 드래그펌프에 각

각 적용시켰다.(7,8)

  또한 Sawada와 Nakamura(9)는 헬리컬 홈의 형상

을 반원형, 사각형, 삼각형등으로 변형하여 각각

에 대한 성능을 비교하였으며, 103～105Pa의 압력

범위에서 실험을 수행하였다.(10)

  Helmer와 Levi(11)는 1차원 확산방정식을 이용하

여 Gaede 형태의 원판형 드래그펌프(Fig. 1)에 대

한 분자천이영역에서의 압축성능을 해석하였다. 
그들은 원판형 드래그펌프인 경우 Fig. 1(b)의 로

터와 스테이터의 간극부분인 stripper에서의 기체

누설로 인해 채널의 길이가 증가하더라도 압축비

는 더 이상 증가하지 않음을 밝혔다.
  본 연구에서는 헬리컬 드래그펌프를 대상으로 

하여 Helmer와 Levi(11)의 확산방정식을 수정하여 

헬리컬 홈의 기하학적 형상에 따른 성능해석을 

수행하였으며, 이 결과를 기존의 이론 및 실험결

과(12)와 상호 비교하였다.

2. 이론적 연구

  본 연구에서는 먼저 사각채널내의 희박기체유

동에 대한 확산계수(diffusion coefficient)를 유도하

여 Helmer와 Levi(11)의 확산방정식에 대입한 후 

h

w L

Fig. 3 Gas flow through the rectangular channel.

Knudsen의 해석결과와 비교함으로써 본 해석의 

타당성을 검증하였다. 그리고 헬리컬 로터와 케

이싱간의 간극부분에서 발생되는 가스 누설량을 

새롭게 정의하여 드래그펌프의 압축성능을 해석

하였다.

  2.1 사각채널내의 기체유동

  2.1.1 확산계수의 유도

  수밀도(number density) 구배가 존재하는 1차원 

유동장내에서 기체의 확산속도( v )는 다음과 같

은 확산방정식으로 표현된다.(13)

v=-D 
1
n
dn
dx

              (1)

여기서, D는 확산계수를 나타낸다.
  자유분자유동(free molecular flow)인 경우 사각

단면관에서의 확산계수 Dm은 다음과 같이 유도

할 수 있다. 우선 관을 통한 유량(throughput) Q
는 다음 식으로 표현된다.(13)

Q=C 1
8
3 ( RT2π )

1/2 w 2h 2

w+h (- dpdx )    (2)

여기서, C 1
은 단면의 종횡비에 따른 보정계수

(correction factor), R은 기체상수, T는 절대온도

를 각각 나타내며, w와 h는 채널의 너비와 높

이를 의미한다(Fig. 3 참조).

  윗 식 (2)를 압력과 단면적의 곱( pA )으로 나

누고, 상태방정식 ( p=nkT )을 이용하면 다음과 

같이 자유분자유동에 대한 확산속도 v m 
을 유도

할 수 있다.
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Q
pA

= vm=-Dm
1
n
dn
dx

         (3)

여기서, 확산계수 Dm=2C 1 v owh/{3(w+h)} 이

고, 분자평균속도 v o= 8RT/π 이다.

  한편 점성유동에서의 확산계수 Dv는 다음과 

같이 유도할 수 있다. 사각단면관에서의 컨덕턴

스(conductance) C는 다음과 같다.(13)

C=3.54×10- 2C 2
w 2h 2

μL
p        (4)

여기서, μ는 점성계수, L은 관의 길이, p 는 

입구와 출구의 평균압력(= (p 1+p 2)/2)을 각각 

나타내며, C 2
는 단면의 종횡비에 따른 보정계수

이다. 컨덕턴스 C는 점성영역에서의 확산속도 

v v 와 단면적 A의 곱( v vA)으로 나타낼 수 있

으므로 결국 윗 식 (4)를 v v 에 대하여 정리하면 

다음과 같다.

v v=-C 2
wh

28.249μ (- dpdx )
=-Dv

1
n
dn
dx

         

         (5)

여기서, Dv=C 2 v owh/(35.967λ) 이다.

  2.1.2 확산방정식

  본 연구에서 유도된 식 (3)과 (5)에서의 확산계

수 Dm과 Dv를 Helmer와 Levi(11)가 제안한 확산

방정식에 대입하면 다음과 같다. 즉, 기체의 평균

속도(average surface velocity or drift velocity) ud
와 확산속도가 평형상태에 있다고 가정하면 다음 

식이 성립한다.

ud=(Dmfm+Dvf v )
1
n
dn
dx

        (6)

여기서,

fm=λ /(λ+h), f v=h /(λ+h)=1-fm 이다. 

식 (6)은 분자천이영역에서의 물리적인 현상을 단

순히 자유분자유동과 점성유동의 항으로 표현한 

매우 간단한 식이다. 이 식에서 fm은 자유분자

유동처럼 운동하는 분자의 분율을 나타낸다. 따

라서 기체의 희박도를 나타내는 Kn수(= λ/h)가 

작아지면(점성유동으로 접근하면) fm은 0에 근접

하고, 반대로 Kn수가 커지면(자유분자유동으로 

접근하면) 1에 가까워진다.
  사각단면을 통과하여 흐르는 기체의 단위면적․
단위시간당 분자수를 q라 하면, q=nud이므로 

식 (6)은 다음과 같다.

q=Dm( fm+
Dv
Dm
f v ) dndx         (7)

  그리고 분자이론(molecular theory)에 의해 분자

간 충돌시의 충돌단면적(collision cross section) σ

는 1/nλ가 되고,(14) y=h/λ라 하면 다음 식 (8), 
(9)가 성립한다.

y=
1
Kn

=
h
λ =nσh           (8)

q= vo{C 1
2wh

3(w+h) } {
λ
λ+h

      

+
C 2(1/AR+1)

23.978C 1

h
λ

h
λ+h } dndx

   (9)

여기서, AR은 단면의 종횡비 h/w를 나타낸다.

  한편 φ=2qσ/vo라 하고, 식 (8)을 이용하면 

식 (9)는 다음과 같이 변환된다.

φ=
4C 1

3(1+AR) { 1
1+y

+
C 2(1/AR+1)

23.978C 1

y 2

1+y } dydx
(10)

  결국 윗 식을 0부터 L까지, 0부터 y까지 적

분하면 다음과 같다.

φL=
4C 1

3(1+AR) {
C 3+C 4

C 4
ln(1+y)     

-
C 3

C 4
y+

C 3

2C 4
y 2}                 

 (11)
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(b)
Fig. 4 Comparison of our theory with the Knudsen  
       equation for the ratio of the conductance of  
       a capillary leak in transition flow to the    

       conductance in molecular flow: (a) h/w=1.0;  

       (b) h/w=0.36

여기서, C 3=C 2(1/AR+1), C 4=23.978C 1
 이

다.

  한편, 분자유동의 값 φ
mL은 다음과 같이 유도

할 수 있다.

φ
mL=

4C 1

3(1+AR)
y          (12)

  따라서, 분자유량 q를 자유분자유동인 경우의 

분자유량 qm으로 나눈 값은 식 (11)과 (12)로부

터 다음과 같이 쓸 수 있다.

Fig. 5 Helical drag pump









 

 

 







 (13)

  윗 식 (13)에 의해 계산된 결과를 Fig. 4에 

Knudsen의 해석결과(13)와 함께 나타내었다.
  Fig. 4에서 볼 수 있듯이 Knudsen의 결과에 비

해 약간 크게 예측되고는 있으나, 전반적으로 확

산방정식에 의한 해석결과는 만족할 만 하다고 

판단된다.

  2.2 헬리컬 드래그펌프

  Fig. 5는 Fig. 2의 헬리컬 드래그펌프를 원주방

향으로 펼친 구조를 나타낸 것이다. 따라서 실제

는 홈이 있는 로터가 회전을 하지만 스테이터(윗 

평판)가 u의 속도로 움직이는 것으로 단순화시

킨 것이다.

  드래그펌프인 경우 Fig. 5에서와 같이 간극 δ

를 통해 기체가 누설되므로 채널면적당 누설유량

을 q라 하면, 식 (6)은 다음과 같이 변환된다.

 ud-
q
n

=(Dm fm+Dvf v )
1
n
dn
dx

     (14)
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여기서,

u d=u
w

2(w+h)
cosα

이다.(15)

  한편, Helmer와 Levi(11)는 윗 식의 누설유량 q

를 다음 식 (15)와 같이 가정하였다.

q=n 2udb', b'=
Al
Ap
           (15)

여기서, Al은 누설면적, Ap는 펌핑유로의 면적

을 각각 의미하며, n 2
는 출구면에서의 수밀도를 

나타낸다.
  Helmer와 Levi의 원판형 드래그펌프에서는 

Fig. 1에서 보듯이 누설이 출구부의 stripper에서

만 이루어지기 때문에 위의 식 (15)와 같이 누

설량을 구하는 것이 합당하다. 그러나 헬리컬 

드래그펌프인 경우에는 Fig. 5에서 보듯이 누설

이 로터와 스테이터 간격 δ를 통하여 입구부분

에서부터 출구부근까지 연속적으로 발생하기 

때문에 본 연구에서는 누설량을 다음과 같이 

구하였다.

q=⌠⌡

L

o
nu dδbdx            (16)

여기서,

b=
δ

Ap
, u dδ=u

L
2(L+δ)

sinα

  따라서 식 (14)는 다음과 같다.

udn





1 - b
u dδ
ud

⌠
⌡

L

0
ndx

n





=
v o
σh {C 1

2wh
3(w+h) }

× {
λ
λ+h

+
C 2(1/AR+1)

23.978C 1

h
λ

h
λ+h } dydx

                      (17)

ud
vo { 3(w+h)2C 1wh }=

( 1
1+y

+C 5
y 2

1+y ) dydx

σhn





1 - b
u dδ
ud

⌠
⌡

L

0
ndx

n







 

(18)

여기서, 

C 5 =

C 2(1/AR+1)

23.978C 1

이다.
  한편 식 (18)에서 우변의 분모에 포함되어 있는 

적분항은 다음과 같다.

σhn





1 - b
u dδ
ud

⌠
⌡

L

0
ndx

n





    

= y- b
u dδ
ud

⌠
⌡

L

0
ydx

        (19)

  결국 윗 식 (19)를 이용하여 식 (18)을 0부터 

L까지, y 1
부터 y 2

까지 적분하면 다음과 같다.

ud
v o

L
h { 3(1+AR)2C 1 }                  

=C 5 (y 2-y 1)+(1+C 5

1+ C 6
2
Z 

2

2 ) 

×
1

1+C 6Z 
ln

(y 1+1)(y 2-C 6Z )

(y 2+1)(y 1-C 6Z )
   

+C 5

1-C 6Z 

2
ln

(y 1+1)(y 1-C 6Z )

(y 2+1)(y 2-C 6Z )

  (20)

여기서,

C 6= b
u dδ
ud

, Z =⌠⌡
L

0
ydx

이다.
  윗 식을 후단압력(backing pressure)에 따른 압축

비( K )의 형태로 나타내기 위하여 y 1= y 2/K의 
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관계식을 이용하면, 식 (20)은 다음과 같다.

ud
v o

L
h { 3(1+AR)2C 1 }                      

=C 5 y 2(1- 1
K )+(1+C 5

1+ C 6
2 Z 

2

2 )   

×
1

1+C 6Z 
ln

(
y 2
K

+1)(y 2-C 6Z )

(y 2+1) (
y 2
K

-C 6Z )
      

+C 5

1-C 6Z 

2
ln

(
y 2
K

+1)(
y 2
K

-C 6Z )
(y 2+1)(y 2-C 6Z )

  

 

(21)

  본 연구에서는 우선 Z 를 임의의 값으로 설정

한 후 식 (21)을 고정된 y 2
에 대하여 압축비 K

를 계산한다. 그 다음 식 (18)을 적분하여 얻어진 

y(x)를 이용하여 다시 Z 의 값을 계산하고 식 

(21)에 대입하여 압축비를 예측하는 방식으로 계

산을 진행하였다.

3. 결과 및 고찰

  후단압력에 따른 압축비 및 입구압력의 변화를 

식 (21)에 의하여 계산하였으며, 계산결과를 Fig. 
6과 7에 각각 나타내었다.
  여기서 실험결과와 미끄럼 경계조건을 이용한 

Navier-Stokes 결과 및 DSMC 결과는 참고문헌

(12)에 제시되어 있으며, 계산에서 사용된 헬리컬 

채널의 기하학적 변수들은 Table 1에 나타나 있

다.
  Fig. 6을 보면 DSMC 결과가 실험결과에 가장 

근접함을 알 수 있으며, 본 연구에서 이용한 확

산방정식의 결과도 전체적으로 매우 타당한 해석

결과를 제공하고 있음을 알 수 있다.
  Fig. 6의 후단압력을 압축비로 나누어 후단압력

에 따른 입구압력의 변화를 Fig. 7에 다시 나타내

었으며, Fig. 6에서와 같이 전체적으로 DSMC 결과 

및 실험결과에 매우 근접함을 확인할 수 있다.

Table 1 Dimensions of the helical rotor

Rotor 
diameter D 168.6mm

Rotor axial 
length L' 132.0mm

Helix angle α 15°

Channel width w 13.6mm

Channel depth h 4.9mm

Clearance δ 0.9mm
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Fig. 8 Knudsen no. distribution along the pumping  

       channel at h/w=0.36 and L/h=50: (a)     
       backing pressure=15Torr; (b) backing press-  
       ure=0.1Torr

  펌핑채널을 따른 Kn수의 분포를 후단압력 

15Torr, 0.1Torr인 경우에 대하여 각각 Fig. 8(a)와 

(b)에 나타내었다. 후단압력이 15Torr인 경우 채

널내의 유동은 대부분 점성유동에 가깝기 때문에 

Kn수의 분포(혹은 압력분포)가 선형적임을 알 

수 있다. 그러나 후단압력이 0.1Torr로 낮은 경우

에는 Kn수의 분포가 비선형적(지수함수적)임을 

알 수 있으며, 이러한 현상은 희박기체영역에서 

많이 관찰된다.
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  본 연구에서는 사각채널의 기하학적인 변수 및 

로터의 회전수 변화에 따른 헬리컬 드래그펌프의 

압축특성을 파악하였으며, 계산결과를 Figs. 9～
13에 나타내었다. 여기서 로터의 직경은 168.6mm
로 일정하게 하였다.

  Fig. 9는 rps=400, h/w=0.36, α=15o일 때 후단

압력에 따른 압축비의 변화를 L/h=50, 100, 150, 
200에 대하여 각각 나타낸 것이다. Helmer와 

Levi(11)는 원판형 드래그펌프인 경우 로터와 스테

이터의 간극부분인 stripper에서의 기체누설로 인

해 채널의 길이가 증가하더라도 최대압축비는 더 

이상 증가하지 않고 후단압력만이 증가함을 밝혔

다. 그러나 본 연구에서 해석한 헬리컬 채널을 

가진 드래그펌프인 경우에는 채널길이가 증가할

수록 후단압력과 압축비가 동시에 증가한다는 것

을 Fig. 9에서 알 수 있다. 또한 후단압력이 낮아

질수록 압축비는 계속 상승하다가 어느 압력 이

후부터는 다시 감소함을 볼 수 있다. 이러한 현

상은 Fig. 4에서 관찰된 천이영역에서의 최소 컨

덕턴스값(Knudsen minimum)에 기인된 것이라 설

명할 수 있다.(11)

  회전수 rps=400, L/h=100, α=15o일 때 후단압

력에 따른 압축비의 변화를 채널의 종횡비( h/w)
에 대하여 Fig. 10에 나타내었다. 채널의 종횡비

가 증가할수록 최대압축비와 후단압력이 모두 상

승함을 알 수 있다. 또한 종횡비가 증가할수록 

후단압력의 상승비율은 점차 감소함을 알 수 있

다.

  채널의 종횡비 h/w=0.36, L/h=100, α=15o일 

때 후단압력에 따른 압축비의 변화를 로터의 회

전수에 대하여 Fig. 11에 나타내었다. 채널길이에 

따른 압축비의 변화를 나타낸 Fig. 9와 유사하게 

회전수가 증가할수록 후단압력과 압축비가 동시

에 증가한다는 것을 알 수 있다.

  회전수 rps=400, α=15o일 때 후단압력에 따른 

압축비의 변화를 로터와 스테이터의 간극 δ에 

대하여 Fig. 12에 나타내었다. 단, h-δ의 값은 

4mm로 일정하게 하였다. 여기서 간극변화에 따

른 후단압력의 변화는 극히 작음을 알 수 있으

며, 최대압축비는 간극이 증가할수록 점차 작아

짐을 확인할 수 있다.

 회전수 rps=400, h/w=0.36일 때 후단압력에 따

른 압축비의 변화를 헬리컬 채널의 경사각 α에 
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 대하여 Fig. 13에 나타내었다. 경사각이 증가할

수록 후단압력과 압축비가 동시에 감소한다는 것

을 알 수 있다.

4. 결 론

  본 연구에서는 헬리컬 드래그펌프를 대상으로 

확산방정식을 이용하여 헬리컬 채널의 기하학적 

형상에 따른 성능해석을 수행하였다. 연구결과를 

기존의 이론 및 실험결과와 상호 비교하였으며, 
본 연구에 이용한 확산방정식은 매우 타당한 해

석결과를 제공함을 알 수 있었다.
  또한, Helmer와 Levi(11)의 원판형 드래그펌프인 

경우와는 다르게 채널의 길이가 증가할수록 후단

압력과 압축비가 동시에 증가한다는 것을 알 수 

있었다.
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