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ABSTRACT

As a means of improving cycle performance of a R410A air-conditioning system, a combined structure of compressor and 

expander was introduced. A vane rotary type expander was designed to share a common shaft with twin type rolling piston 

rotary compressor in a housing. Numerical simulation on the performance of the combined compressor and expander was carried 

out. At ARI condition, the volumetric and total efficiencies of the designed vane expander were 69.37% and 30.23%, 

respectively. With the application of this expander, the compressor input was reduced by 3.91%, and the cooling capacity was 

increased by 3.98%. As a result, COP of the air-conditioning system was improved by 8.2%. As the pressure difference between 

the condenser and the evaporator becomes large, COP improvement increases unless the mass flow rate in the expander exceeds 

that in the compressor.  

1. 서  론

최근 들어 냉동 사이클에서 팽창 밸브를 대신하여 팽창기

를 사용하는 것이 주로 CO2 사이클을 대상으로 고려되기 시

작했다. 자연 냉매인 이산화탄소는 지구온난화 문제를 일으

키는 HFC 계열 냉매들에 대한 대안으로 고려되기도 할뿐만 

아니라, 이산화탄소 사이클의 열방출 시 온도가 변화하는 초

월임계 사이클 특성으로 인해 물의 온도를 높여주는 급탕 용

도로의 열교환용에 매우 유리하다. 그런데 이산화탄소를 냉

매로 사용함에 있어 가장 큰 문제는 냉동 사이클의 효율이 

낮아지는 것 이다. 이는 냉매의 열역학적 특성에 기인한 문

제 외에도 냉매의 팽창과정에서 일어나는 손실이 크기 때문

이다. 급탕겸용 히트펌프 CO2 사이클의 경우 통상 냉매의 

팽창은 가스 쿨러 출구에서 압력 P=80-120 bar 및 온도 

t=35-45
o
C의 초월임계 조건에서 출발하여 증발기 입구의 

압력 P=35-45 bar의 이상(two-phase) 상태에 이르기까지 

큰 압력 차를 가지고 진행되므로 팽창 밸브와 같은 일반적인 

팽창 기구를 사용할 경우 마찰로 인한 손실이 다른 냉매 때

와는 달리 매우 크게 나타난다.

이 같은 점에 착안하여 이산화탄소 사이클에서 효율을 향

상시키기 위한 주요 방안으로 팽창기의 적용이 학계 및 산업

계에서 적극적으로 검토되고 있다
(1-7)

.  

그런데 아직까지는 현재 널리 사용되고 있는 에어컨 냉매

는 R410A이므로 R410A 사이클에서 팽창기적용에 따른 에너

지 절감 효과를 살펴보는 것이 필요하다고 여겨진다. ARI 운

전 조건인 경우, R410A 사이클에서 고압부는 34bar, 저압

부는 10bar의 압력 수준이 되므로 팽창과정 전후의 압력 차

이는 24bar가 된다. 이는 CO2 사이클 대비 25∼50% 수준

이다. 본 연구에서는 R410A를 냉매로 하는 에어컨 사이클에 

팽창기를 적용하였을 때 사이클 성능이 얼마나 향상 될 수 
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(a)

  

(b) 

Fig. 1 Air-conditioning cycle with an expander. (a) isentropic expansion process, 

(b) expander sharing common shaft with compressor

(a)

      

(b)

Fig. 2 A combined twin rotary compressor and vane expander.

있는가에 대해 해석적인 분석을 수행하고자 한다. 

Fig.1(a), (b)은 팽창기가 적용된 R410A 사이클을 도식적

으로 보여준다.

팽창기 사용에 따라 종래의 등엔탈피 팽창과정(→)이 

등엔트로피 팽창과정(→)에 근접하게 된다. 응축기 출구

의 고압 냉매가 팽창기를 통과하면서 압력에너지를 팽창기 

러너(runner)쪽에 전달하여 축 출력을 발생시키며, 그 결과

팽창기 출구에서는 엔탈피가 감소하게(∆) 된다.

이 엔탈피 감소분만큼 증발기에서는 냉동 효과의 증대를 

가져온다. Fig. 1(b)에는 팽창기의 출력을 효과적으로 사용

하는 방안의 하나로 압축기와 크랭크 축을 공유하도록 팽창

기를 설치한 경우이다. 팽창기 축동력이 바로 압축기 축동력

을 감소시키는데 사용되게 되면 압축기 구동에 소요되는 전

기 동력 상의 이득은 모터 효율이 감안된 만큼 더 커진다. 압

축기와 팽창기의 유량이 차이가 날 경우 밸브들을 통해 조절

을 해 줄 수 있다. 

2. 일체형 압축기-팽창기 구조

Fig. 2는 로타리 압축기와 팽창기가 한 하우징 안에 장착

되어 있는 구조도이다
(8)
. 압축부는 롤링 피스톤 타입의 실린

더 2개가 상하 병렬로 설치되어 있고, 압축부 아래에 위치한 

팽창부는 베인 로타리 타입의 팽창기로 되어 있다. 크랭  

크 축이 2개의 압축실과 팽창실을 관통하고 축 하단면은 오

일 저장부에 노출되어 있어 오일이 축 내부의 오일 공급 통

로로 들어가게 되어 있다.

Fig. 3은 베인 로타리 팽창기의 상세 구조이다. 8개의 베

인이 장착되어 있고 180
o
를 한 구간으로 하는 2개의 팽창 과

정이 동시에 일어나는 대칭 구조이다. 각 팽창 과정마다 별

도의 흡입관과 토출관 통로가 마련되어 있다. 흡입이 완료되

는 크랭크 각 30
o
 이후에 베인 선단이 실린더 내벽으로부터 

떨어지지 않도록 베인 후방에 배압실을 설치하고 배압공을 

통해 흡입관의 고압 냉매가 주입되도록 한다. Table 1에는 
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Compressor dimensions

Notaion Description Value

  Cylinder radius 30.16[mm]

 Roller radius 24.16[mm]

 Cylinder height 25.3[mm]

 Roller thickness 4.7[mm]

 Vane thickness 5[mm]

 Discharge port dia. 11.27[mm]

   Inlet angle 35.44[˚]

   Outlet angle 338.87[˚]

  Stroke volume 25.54[cc]

Expander dimensions

Notation Description Value

 Cylinder radius 11.7[mm]

 Rotor radius 10.6[mm]

 Vane width 15.7[mm]

 Vane length 3[mm]

 Vane thickness 1.5[mm]

a Vane max. protrusion 1.1[mm]

 exp Inlet angle 30[˚]

 exp Outlet angle 112.5[˚]

 exp Exp stroke volume/chamber 0.077[cc]

Table 1. Main specifications of the compressor and expander

(a)

  

(b)

Fig. 3 A cross-sectional view of vane expander.

압축부와 팽창부의 주요 사양을 나타내었다.

3. 압축 및 팽창과정

3.1 압축과정

압축부 실린더 내에서 진행되는 오일 함유량, 가스 압력은 

식(1a), (1b)로 계산할 수 있다. 

  


(1a)








 (1b)

여기서 압축실의 체적 는 식(2)와 같고,

   







 sin

 



  tan 


  

(2)

실린더 내부의 가스 질량과 오일의 질량은 실린더로 들어

오고 나가는 모든 누설 경로를 포함한 유동 경로에서의 질량 

유량들을 고려하여 각각 식(3a), (3b)와 같이 구한다.

  


  (3a)

 




  (3b)

Fig. 4는 롤링 피스톤 로타리 압축기의 압축실에서 일어

나는 각종 누설 경로를 보여준다. 누설 경로에서 누설 길이

(L)가 유동 통로 폭(h)에 비해 매우 짧은 경우에는 압축성 노

즐 유동으로 간주하여 식(4)와 같이 구하고, 이 때 점성의 영

향은 유량계수 를 반영하여 고려한다. 또한 누설 길이가 유

동 통로 폭에 비해 매우 긴 경우에는 Oku et al.(9) 가 제안한 

비압축성 및 점성 유동에 상응하는 식(5)를 적용한다. 

   





 



   (4)

∙
∆ 




  ∙
  (5)

여기서 은 누설경로 전후의 압력비, ∆는 압력차이를 
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Notation Description Value

 Evaporator pressure 9.97[bar]

 Condenser pressure 33.93[bar]

 Compressor suction temp. 18.3[˚C]

 Expander inlet temp. 46.1[˚C]

N Compressor speed 3450[rpm]

Table 2. Design operation conditions 

Fig. 4 Leakage paths in the cylinder of a rolling piston rotary 

compressor

나타내며, 는 마찰인자고, 와 는 상수이다.

롤링 피스톤 로타리 압축기에 대한 상세한 성능 해석은 참

고문헌
(10)

에, 실린더가 2개인 트윈 로타리 압축기에 대한 것

은 참고문헌
(11)

 등을 참조할 수 있다. 

3.2 팽창과정

로터의 반경을 , 베인의 최대 돌출 거리를 라고 하면, 

축 중심에서 실린더 내면까지의 거리는 식(6)으로 주어지도

록 설계하였다.

   sin  (6)

베인과 베인 사이에 형성된 팽창실의 체적은 앞 베인의 위

치 에 대해 식(7)와 같다. 







 







 

 





   




 (7)

베인의 개수를 8개로 하면, 베인 간격은 =45
o
 가 되고 

최대 체적 즉 토출 체적은 =112.5
o
에서 나타난다. 

팽창 과정을 등엔트로피 과정으로 간주하면, 팽창실 내의 

압력은 팽창실 내 액상과 기상의 평균밀도 과 팽창 개시 

때의 엔트로피 를 가지고 식(8)와 같이 REFPROP
(12)

으로

부터 구할 수 있다.

         (8)

팽창실 내의 평균 밀도는 식(9)으로 나타내어 진다. 

  





  (9)

팽창실 내 냉매의 엔탈피와 건도도 REFPROP을 활용하여 

각각 식(10a) 및 (10b)에서 구한다. 

  (10a)

  (10b)

팽창기 축 출력 exp은 식(11)에서와 같이 팽창실에서 발생

한 팽창 동력 에서 기계적 손실 을 빼 주면 된다. 

exp   (11)

팽창 동력 는 식(8)와 식(9)에서 구한 P-V 선도 내부

의 면적에 운전속도 N을 고려해 구할 수 있으며, 기계적 손

실은 베인 선단과 베인 측면에서 일어나는 반력과 베인의 운

동 속도를 고려해 구할 수 있다. 팽창기 성능해석에 대한 상

세한 내용은 참고문헌
(13,14)

 등을 참조할 수 있다. 

팽창기 축 출력으로 인해 압축기 축 동력이 감소하게 되

고, 압축기 소요 동력 감소는 압축기의 모터 효율을 고려할 

때, 식(12)와 같이 주어지며, 팽창기로 인한 냉동효과 증가는 

팽창기 내부 누설을 고려하면 식(13)과 같고, 따라서 팽창기

가 있는 사이클의 는 식(14)로 정의 된다. 

 exp (12)

  
   (13)

  

 
(14)

4. 계산 결과 및 고찰

먼저 팽창기의 작동에 영향을 미치는 베인 거동을 살펴보

고 이와 연관된 베인 후방의 압력을 조절할 수 있는 배압공

의 크기를 결정하기 위해 베인 점핑의 지표가 되는 베인 선

단력을 계산하였다. Table 2는 설계운전 조건인 ARI 조건을 

나타내었다.

Fig. 5는 ARI 조건에서 팽창기에서 배압공의 크기가 베인 

선단력 과 팽창기 체적효율 에 미치는 영향을 보여준

다. 배압공직경이  =1.0mm인 경우, 배인 선단력 Fn은  
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Fig. 6 Pressure diagram at ARI condition. (a) expander 

(b) compressor
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Fig. 5 Effects of back pressure hole diameter on the expander 

performance: (a) vane contact force, (b) volumetric efficiency

<68
o
에서 0의 값을 보인다. 이는 베인 후방 배압실 압력이 

충분하지 못하여 베인 선단이 실린더로부터 이격되었다는 

의미이다. 배압공 직경을 1.4mm로 증가시키면 이 0이 

되는 구간이 27
o
<<30

o
으로 감소하고,  =1.8mm인 경

우에는 이 0이 되는 구간이 사라진다. 팽창이 개시되기 

전, 팽창실이 흡입구에 연통되어 있는 <30 o
의 구간에서는 

베인 점핑이 문제되지 않지만 팽창 개시각인 =30
o
 이후로

도 베인이 점핑 상태에 있게 되면 베인 점핑 간격을 통해 팽

창실과 흡입구와의 연통이 계속 되므로 팽창이 제대로 수행

되지 못한다. 반면, 배압공 직경이 =1.0∼1.8mm로 증

가하면 체적효율은 =74.42%에서 68.18%로 감소한다. 따

라서 본 설계에서는 팽창 개시각 이후로 베인 점핑이 발생하

지 않게 되며, 또한 체적효율 감소 영향도 감안하여  

=1.4mm를 선정하였다. Fig. 6(a) 및 (b)는  ARI 조건에서 

계산한  팽창 선도와 압축 선도를 보여준다. 

팽창기에서 팽창실이 흡입구와 차단되어 밀폐 공간이 형

성되는 크랭크 각도는 앞서 가는 베인의 각도를 기준하여 

=75
o
(=30

o
+45

o
)인데 이 각도에 이르기까지 팽창실 내부의 

압력이 응축기 출구 압력인 =33.93 bar로 일정하게 유지

되지 못하고 압력이 대략 2-3 bar 정도까지 낮게 형성되는 

이유는 흡입 과정에서 흡입 유로 면적이 충분하지 못하기 때

문이다. 팽창 개시각 =75 o에서 팽창실을 채우고 있는 냉매

의 상태는 액상이기 때문에 팽창실의 체적이 미세하게 증가

하여도 압력은 큰 폭으로 감소하게 된다. 따라서 =75.1
o
에

서 바로 포화액선을 통과하고 이상 상태로 들어간다. 앞선 베

인이 토출구와 연통되는 =112.5
o
에서는 곧바로 증발기 압

력에 노출되므로 다시 한 번 급격한 압력 강하가 일어난다.

이는 팽창기의 설계 압력비가 운전 압력비보다 작기 때문

이다. ARI 조건에서의 압력비는 =3.4인데 팽창기의 

설계 팽창비는 2.0이므로 부족 팽창(under expansion)이 발

생한다. 베인 후방의 배압실 압력 는 배압공이 흡입구와 연

통되는 =11.5
o∼33.5

o
부터 압력이 상승하고, 그 이후는 배

압실 체적이 증가함에 따라 감소하여 베인이 최대로 돌출되

는 112.5
o
에서 최저압을 보인다. Fig. 6(b)에는 2단 트윈로타

리 압축 선도를 나타내었다. 각 실린더에서 180
o
위상차를 갖

고 압축이 이루어지며 압축 과정에서는 누설손실, 토출과정

에서는 과압축 손실이 일어난다. 압축기와 팽창기의 성능해

석 결과를 Table 3에 요약하였다. 압축기와  팽창기의 전효

율은 각각 66.23%, 30.23%로 계산되었다. 질량 유량은 압

축기가 조금 많게 나타났는데 이 차이는 Fig. 1에서 밸브 B를 

통해 바이패스 시켜주어야 한다. 팽창기 축 출력 자체는 압축

기출력 대비 3.39%이지만 모터 효율을 고려했을 때 압축기 

소요동력 절감은 exp= 3.91 %가 된다. 팽창기로 인한 

냉동 능력 증가는 3.98%이고, COP 향상은 8.2%이다.
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Compressor performance

Notaion Description Value

 Mass flow 0.0989[kg/s]

 Volume efficiency 93.67[%]

 Mechanical efficiency 94.05[%]

 Adiabatic efficiency 81.03[%]

 Comp. efficiency 66.23[%]

 Power 5.567[kW]

 Refrigerating capacity 15.719[kW]

 Coefficient Of Performance 2.824

Expander performance

Notation Description Value

 Mass flow 0.0973[kg/s]

 Volume efficiency 69.37[%]

 Mechanical efficiency 86.92[%]

 Adiabatic efficiency 50.14[%]

 Exp. efficiency 30.23[%]

 Shaft power 0.1891[kW]

 Refrigerating capacity 16.345[kW]

 Coefficient Of Performance 3.055

 COP improvement 8.2%

 Table 3. Performance of the compressor and expander.
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Fig. 7 Cycle performance vs. condenser pressure, tsc=8.3oC: 
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Fig. 8 COP improvement by expander vs. condenser pressure

Fig. 7(a)(b)에는 응축 압력  변화에 따라 계산한 

R410A 사이클 성능 변화를 나타내었다. 증발 압력은 

=9.97 bar에 고정하였고, 과냉 =8.3
o
C 과열 =11.1

o
C 

조건을 유지하였다. 

Fig. 7(a)는 팽창기 효과를 제외한 사이클의 기본성능이

고, Fig. 7(b)에는 팽창기로 인한 압축기 동력 감소분과 냉력 

증가분을 표시하였다. 응축 압력 =23~44bar의 변화는 

응축 온도는 =37.9∼65
o
C에 상응한다. 가 증가하면, 압

축기 입력()은 증가하고 냉력()은 감소하여COP는 감

소한다. 하지만 팽창기 적용으로 인한 냉력 증가분과 팽창기 

출력으로 인한 압축기 입력의 감소분은 각각 =1.31

∼7.02% 및  =2.77∼4.72%로 거의 선형적으로 

증가한다. 이러한 팽창기로 인한 사이클 성능 향상을 Fig. 8

에 나타내었다. 과냉이 =8.3
o
C 인 경우 팽창기로  인한 

COP 향상은 4.19%∼12.32% 이며, 과냉이 없는 경우(=0
o
C)에는 팽창기로 인한 COP 향상 효과가 더욱 증가한다. 

Fig. 9에는 ARI 조건에서 인버터 운전 시, 팽창기로 인한 

COP 향상 효과를 나타내었다. 여기서 는 팽창기가 

설치되어 있을 때의 COP 향상을 백분율(%)로 나타낸 것이

다. N=3450 rpm에서 7.11 % COP 향상 효과를 얻었다. 운전 

속도가 증가하면서 압축기에서 펌핑해 주는 질량 유량 보

다 팽창기를 통과하는 질량유량 이 점점 더 작아져서 팽

창기로 인한 COP 향상 효과가 감소한다. 팽창기를 통과하지 

못하는 유량은 Fig. 1의 밸브 B를 통과케 한다.

운전속도가 3450 rpm보다 작아질 경우 팽창기를 통과하

는 질량 유량이 더욱 많아지게 되어 사이클 고압과 저압부가 

유지가 되지 못하므로 이 경우에는 밸브 A를 닫아서 팽창기

로 유입되는 냉매를 완전 차단하고 모든 냉매가 밸브 B를 통

과토록 한다. 이러한 운전은 팽창기가 없고 팽창밸브만 있는 

운전과 동일하게 된다. Fig. 10에는 응축 압력은 =33.93

bar (=54.4
o
C)에 고정하고 증발압력을 변화시켰을 때 팽

창기로 인한 COP 향상과 질량 유량비를 보여준다. 증발 압
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Fig. 9 COP improvement and mass flow rate ratio with inverter 

operation at ARI condition

Fig. 10 COP improvement and mass flow rate ratio vs. evaporator 

pressure at 3450 rpm

력(온도)가 낮아질수록 COP 향상 효과는 증가하지만 =7.2

o
C 보다 낮아지면 팽창기를 전후의 압력 차이가더욱 증가하

여서 팽창기 유량이 커지게 된다. 이는 압축기 대비 팽창기 

질량 유량이 ARI 조건 및 N=3450 rpm에서 같아지도록 팽창

기를 설계했기 때문이다. 

5. 결  론

R410A 에어컨 사이클에서 사이클의 성능을 향상 시킬 수 

있는 방안의 하나로 팽창밸브 대신 팽창기를 적용시킨 본 연

구의 결과를 요약하면,

1) 팽창기 축과 압축기 축을 공유하도록 하는 일체형 로타

리 압축기-베인 팽창기 구조를 제안하였고,

2) 베인 팽창기에서 팽창 초기에 베인 점핑이 일어나지 않

도록 베인 후방에 적절한 배압을 걸어 주는 배압실 설계를 

수행하였으며,

3) 성능해석을 통해 ARI 조건에서 팽창기 설치로 인한 사

이클 COP 향상이 8.2%에 이르는 결과를 얻었다.

4) 팽창기 전후의 압차가 커질수록 COP 향상 효과는 증가

하지만, 팽창기를 통과하는 질량유량이 압축기의 질량 유량

보다 커지게 되는 경우에는 사이클 압력이 유지되기 어려우

므로 팽창기 유로를 차단하고 종래의 팽창 밸브 방식으로 하

든지 아니면 새로운 유량 제어 방안이 필요하다.  
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