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고압식 스크롤 압축기 스러스트 오일 그루브 최적 설계
Optimal Design of Thrust Surface Oil Groove of a High Side Scroll Compressor
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Abstract Performance analysis has been carried out on a high side scroll compressor that had a fixed scroll equipped with
a circular oil groove on its thrust surface. Oil was supplied to the oil groove through an intermittent opening from a high
pressure oil reservoir formed inside the orbiting scroll hub. Oil in the groove was then delivered to both suction and back
pressure chambers by pressure differentials and viscous pumping action of the orbiting scroll base plate. Mathematical modeling
of this oil groove system was incorporated into a main compressor performance simulation program for an optimum oil 
groove design. The study findings were as follows. Pressure in the oil groove can be controlled by changing its configuration
and the oil passage area. With an enlarged oil passage, the pressure in the oil groove heightens due to an increased flow
rate, but the pressure elevation in the back pressure chamber is small, resulting in reduced friction loss at the thrust surface
between the two scrolls. On the other hand, by increasing the oil passage area, the oil content in the refrigerant flow increases.
Considering all these factors, the energy efficiency ratio could be improved by about 3.6%  under the ARI condition by
an optimal oil groove design.

Key words Scroll compressor(스크롤 압축기), Oil groove(오일 그루브), Performance improvement(성능 향상)
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기호설명

HIC ：hub-inside chamber [-]
 ：mass flow [kg/s]
 ：width [mm]

그리스 문자
 ：solubility [-]
 ：diameter [mm]

하첨자
BPC ：back pressure chamber
d ：discharge
gr ：groove
m ：back pressure
pin ：throttling pin
s ：suction
sc ：sub cooling 
SC ：suction chamber
1,4 ：evaporator outlet and inlet

상첨자 
* ：ARI 조건에서의 실험값으로 무차원화

1. 서  론

고압식 스크롤 압축기에서 축 방향 순응을 위해 선

회 스크롤 경판 후면이 고압 및 중간압의 조합으로 이

루어지는 배압실에 놓이도록 하는 배압 방식이 적용되

기도 한다. 이럴 경우 운전 조건이 바뀌어도 축 방향 

가스력과 배압력과의 차이가 비교적 작게 변동되도록 

할 수 있기 때문이다. 즉, 선회 스크롤과 고정 스크롤 

간의 축 방향 밀봉력의 변동 폭을 비교적 작게 만들어 

줄 수 있다는 것이다. 선회 스크롤 경판 중앙부 허브 

주위는 고압 환경에, 외주부는 중간압 환경에 놓이도

록 하기 위해서는 고압부와 중간압부를 나누어 주는 

실링을 설치한다. 중간압부의 압력은 중간압의 배압실

로 유입되거나 유출되는 오일과 냉매의 혼합류의 균형

에 의해 결정되며, 오일이 압력이 다른 영역으로 이동

할 때 오일 속에 용해되어 있었던 냉매 가스의 일부가 

다시 증발하여 기상으로 변화하는 정도에 의해서도 영

향을 받는다.
선회 스크롤에 작용하는 배압력이 충분히 크지 않

은 경우, 선회 스크롤이 고정 스크롤로부터 완전히 이
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Fig. 1  Oil groove on thrust surface of the fixed scroll.

Fig. 2  Oil groove on fixed scroll.

Fig. 3  Oil supply hole on orbiting scroll baseplate.

격되지는 않더라도 여전히 전복 모멘트의 영향 아래 

부분적인 이탈이 발생할 수 있다. 반 로 배압력이 너

무 클 경우에는 선회 스크롤과 고정 스크롤 사이의 접

촉면, 즉 스러스트 면에서 마찰 손실이 증가하게 된다. 
따라서 선회 스크롤 안정성 유지와 마찰손실 저감 사

이에 절충이 필요하게 된다.  
스러스트 면에서 마찰 손실이 증가하는 것을 최소화

하면서 동시에 선회 스크롤의 안정성을 향상시키는 몇

몇 절충 방안들이 제시되었다. Furusho et al.(1)
은 선회 

스크롤 경판 스러스트 면에 압축부를 구성하는 스크롤 

랩 조합부 주위를 둘러싸는 원형의 오일 그루브를 설

치하고 여기에 고압의 오일을 공급해 주어 전복 모멘트

를 극복할 수 있는 복원력이 발생되도록 하였다. 압축

기 운전조건을 확장하기 위해 고정 스크롤 외주부 면에 
몇 개의 부분적인 원형 그루브 설치가 Chikano et al.(2)

에 의해 제안되었다. 이 경우 배압실 유체가 그루브를 

채우고 주입된 유체 팽창 손실을 감소시킨다.  
Hiwata et al.(3)

은 그루브가 설치된 스러스트 면을 흡

입가스로 채워지도록 하여 선회 스크롤을 고정 스크롤 

쪽으로 당겨지도록 유도하는 방식을 통해 전복모멘트 

한계를 향상시켰다. 배압실에서 고정 스크롤 외주부와 

메인프레임이 맞닿는 스러스트 면에 설치된 그루브에 

이르는 오일 통로 내에 저항 핀을 삽입하여 오일공급

량을 미세하게 조절하는 것은 Morozumi et al.(4)
에서 볼 

수 있다. Fushiki et al.(5)
은 순응 프레임이라는 새로운 

구조를 고안하여 선회 스크롤의 안정성은 유지한 채, 
스러스트 손실을 감소시키는 방안을 제시하였다. 

본 연구에서는 고압방식 스크롤 압축기에서 원형의 

오일 그루브를 고정 스크롤 외주부와 선회 스크롤 경

판이 서로 맞닿아 비비는 스러스트 면 부위에 고정 스

크롤 외주부 면 쪽에 설치하는 방안을 제시하고, 이 

오일 그루브에 공급되는 오일을 선회 스크롤 허브 내

부 오일 저장부로부터 가져오도록 오일 공급 통로를 

선회 스크롤 경판 내부에 설치하도록 하였다. 이렇게 

할 경우 오일 공급 통로가 고정 스크롤 외주부 오일 

그루브에 연통되는 것이 압축기 운전 속도에 따라 주

기적으로 일어나는 특징을 지니게 된다. 이러한 오일 

그루브 시스템의 설계 변수들이 압축기 성능에 미치는 

영향에 해 수치해석적인 방법을 통해 살펴봄으로써 

오일 그루브 최적 설계를 수행하고자 한다. 

2. 스러스트 오일 그루브를 가진 고압식 

스크롤 압축기의 구조

Fig. 1은 고압식 스크롤 압축기의 배압실과 오일 그

루브 구조를 보여준다. 배압실은 선회 스크롤 경판 후

면에 설치되어 있고, 고정 스크롤과 선회 스크롤 사이

의 스러스트면의 마찰 특성을 향상시키기 위해 원형의 

오일 그루브가 고정 스크롤 외주부 평면에 Fig. 2와 같

이 가공되었다. 배압실은 실링에 의해 두 구역으로 나

뉘는데, 실링 안쪽  중앙부는 고압의 가스/오일로 채워

지고 실링 바깥쪽은 중간압의 가스/오일로 채워진다. 
선회 스크롤 허브 내부에 크랭크 핀 헤드부 평면과 

허브 천장면 사이에 축 방향 간격으로 인한 작은 공간이 

형성되는데 이 공간(허브 오일저장실) 내부에는 크랭크 

축 내부에 뚫린 오일 통로를 따라 압축기 하단의 오일 

저장부에서부터 펌핑되어 올라오는 오일로 채워져 있다.
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Fig. 4  Intermittent connection of oil supply hole to 
thrust oil groove.

Fig. 5  Oil flow network around oil groove system.

허브 내부 오일저장실(HIC, Hub Inside Chamber)로
부터 스러스트면 오일 그루브까지의 오일 공급은 Fig. 
1에 나타난 선회 스크롤 경판 내부에 뚫린 오일통로를 

통해 공급된다. 너무 많은 오일이 공급되지 않도록 오

일 통로 내부에 원통형 저항 핀을 삽입하여 유로를 제

한하였다. 내부 오일 통로의 출구는 원통 홀로서 선회 

스크롤 경판면에 뚫린다. 이 오일공급통로 출구인 오

일 공급공은 Fig. 4에서와 같이 선회 스크롤의 선회운

동에 따라 고정 스크롤 외주부에 가공된 오일 그루브

와 주기적으로 연결과 차단을 반복한다.
내부 오일 통로의 입구는 허브오일 저장실에 닿아

있어 고압상태의 오일이 들어오고, 오일 통로 출구가 

이어지는 오일 그루브는 압력이 상당히 저하된 환경이

므로 이러한 압력 차이에 의해 오일 공급 유량이 결정

된다. 주어진 압력 차이에서는 삽입된 저항 핀의 직경

에 따라 유량이 달라지게 된다.

3. 스러스트 오일 그루브 모델링

스러스트 베어링 오일 그루브로 들어오고 나가는 오

일 유동에 연관된 주변의 오일 유동망(network)은 Fig. 
5와 같다.  

앞서 언급한 로 허브 내부 오일 저장부에서 오일 

그루브로 유입되는 유동( )은 선회 스크롤의 선회운

동에 따라 주기적이다. 오일 그루브에서 오일 유출은 

두 경로를 통해 이루어지는데, 하나는 오일 그루브 안 

쪽의 흡입실로 가는 경로와 또 하나는 오일 그루브 바

깥 쪽의 선회 스크롤 경판 외곽을 통해 배압실로 들어

가는 경로이다. 오일 그루브에서 흡입실 및 배압실로 

가는 유량을 각각   및   라고 한다. 배압실은 

선회 스크롤 경판 후면에 설치된 실링(seal-ring)에 의

해 실링 안팍의 두 구역으로 나뉘는데 실링 안쪽의 공

간인 허브외부실(H℃)은 고압의 오일/냉매로 채워져 

있다.
실링 외부의 배압실은 선회 스크롤 경판에 뚫린 배

압공을 통해 압력실(2B/3B)과 주기적으로 연통되며, 
이 때 냉매/오일의 혼합류가 배압실로 들어오거나 배

압실로부터 배출된다. 또한 실링을 가로질러 허브 외

부실로부터 배압실로 누설이 일어난다.
허브내부실(HIC)로부터 오일공급통로를 통해 오일 그

루브로의 오일 유동(  )가운데 오일 함유량을 라고 

하면, 오일 그루브로 공급되는 냉매가스와 오일의 유량

은 각각 식(1a), (1b)로 표현된다. 

         
      (1a)(1b)

오일 이동에 의해 압력 및 온도 변화가 일어나면 용

해도가 변화하여 오일 속에 녹아 있던 냉매 가스가 다

시 가스화 되거나 아니면 더 많은 가스가 오일 속에 

용해된다. 이러한 변화를 식(2)에 나타내었다.

                 (2)

이 압축기에 사용된 냉매는 냉매 R410A이며, 오일

은 POE-32로서 온도 40℃에서 오일의 점도 32 cSt이
다. 압력과 온도에 따라 냉매 R410A가 오일 POE-32 
속에 용해되어 있는 상태에 한 실험적 데이터는 각 

오일 제조사로부터 제공받을 수 있다.(6) 일례로 압력 

20 bar 온도 60℃일 때 오일 속에 냉매 R410A가 20.3% 
용해되어 있는데, 만약 압력이 15 bar로 낮아진다면 용

해도는 14%가 되어, 6.3%의 냉매가 다시 가스 상태로 

나오게 된다.  
오일 그루브에서 흡입실로, 그리고 배압실로 가는 

냉매가스의 유량을 각각    및  라고 하면, 
오일 그루브 내에서 냉매 가스량 변화는 식(3)과 같다. 

 


             (3)
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Table 1  Oil supply system dimensions
oil system dimensions value

groove depth 1 mm
groove width  1.5 mm
groove length  225 mm

groove angular range 250o

oil supply hole diameter  4 mm
throttling pin 3.9 mm

Fig. 6  Comparison of groove pressure between simulation
and experiment.

Fig. 7  Comparison of back pressure between simulation
and experiment.

Fig. 8 Compressor operating conditions.

오일 그루브 내 가스의 밀도와 압력은 식(4)와 같다. 

  


   


      (4a)(4b) 

배압실 압력 Pm도 동일한 방식으로 구한다.

4. 오일 그루브 압력 계산

해석 상 스크롤 압축기는 비 칭 스크롤 형상의  고

압식이며, 정격 조건에서 20 kW급 냉동능력을 보인다.
본 압축기 모델의 오일 그루브 초기 설계치와 관련

된 기구적 치수는 다음 Table 1과 같다. 
Fig. 6 및 Fig. 7은 각각 오일 그루브 형성 압력 및 

배압에 한 계산 결과와 실험 데이터와의 비교를 보

여준다. 그루브 압력과 배압 측정은 각각 Kistler 4005B 
정압센서

(7)
를 사용하였다. 

그림에서 그루브 압력 과 배압 은 각각 ARI 
조건( = 32.8 bar,  = 10 bar,  = 18.3℃,  = 8.3℃)
에서의 실험치 그루브 압력과 배압을 기준으로 하여 

무차원화 된 값들이다. 그림 내의 각 영문자 기호는 

Fig. 8에 나타낸 각 운전 조건을 나타낸다. 

배압의 경우 저온난방조건인 A와 D를 제외하고는 

해석 결과와 실험치가 ±5% 이내로 잘 비교된다. 오일

그루브 압력은 산포가 크기는 하지만 계산과 실험이 

어느 정도 비교된다고 할 수 있다.

5. 스러스트 오일 그루브 설계 인자가 압축기 

성능에 미치는 영향

5.1 기본 형상의 오일 그루브를 가진 스크롤 압축기 

성능

오일 그루브 최적 설계를 위해 기존 스크롤 압축기 

성능해석 프로그램에 오일 그루브 해석 모델링을 접목

시켰다. 기존 고압식 스크롤 압축기에 한 성능 해석 

프로그램은 Kim에 나와 있다.(8) 압축기 입력과 냉동능

력에 해 성능해석 프로그램 결과와 압축기 열량계실
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Fig. 9  Validation of compressor input simulation.

Fig. 10  Validation of cooling capacity simulation.

Table 2 Design parameter range
design parameters symbol values

groove width 
 0.33, 1.0, 1.67, 2.33

throttling pin diameter   
 0.975, 0.95 

험 결과의 비교를 각각 Fig. 9 및 Fig. 10에 나타내었

다. 이때 압축기 일(
)과 냉동능력(

)은 각각 ARI 
조건에서의 실험값들로 무차원화 하였다. 냉동 능력에 

한 계산은 식(5)와 같이 압축기 토출 유량 계산 값에 

냉동 효과를 곱하여 얻는다.  

                   (5)

여기서   및 는 각각 증발기 출구(즉 압축기 입구) 
및 입구에서의 엔탈피로서 냉매 물성치 프로그램인 

Refprop 8.0(9)
을 압축기 프로그램과 연동시켜 각 운전

조건에 해당하는 점들에서의 값들을 구한다. 부분의 

계산 결과 값이 오차 ±5%. 범위 내에서 실험치와 잘 

비교된다. 저온난방조건인 A 및 D에서는 계산결과가 

실험치보다 약간 크게 나왔다. 저온난방조건에서는 흡

입관 온도가 -20 to -25℃ 정도이므로 해석결과보다 실

험에서 냉력이 낮게 나오는 것은 실제 실험에서 주위

로부터 흡입관으로의 열전달에 의한 흡입가스가열로 

인한 것으로 여겨진다.

5.2 오일 그루브 설계 변수 연구

오일 그루브 설계변수가 압축기 성능에 미치는 영

향을 조사하기 위해 오일 그루브의 폭과 삽입되는 저

항핀의 직경을 변화시켜가며 압축기 성능을 계산해 보았

다. Table 2에 설계변수의 변화 범위를 나타내었다. 
여기서 그루브 폭(

 )은 Table 1의 기준치로 그리

고 저항 핀 직경( 
 )은 오일공급통로 직경으로 각각 

무차원화 시킨 값들이다.
Fig. 11은 오일 그루브 설계 변수에 따른 그루브 압

력 변화를 보여준다. 그루브 압력은 설계기준치 모델

을 ARI 조건에서 실험한 그루브 압력으로 무차원하였

다. 즉, 
  로 정의된다. 저항핀 직경이 작

아지면 그루브 압력(
 )은 급격히 증가하는 큰 변화

를 보인다. 이는 저항핀 직경이 작아지면 오일공급통

로가 커져 오일 공급량이 증가하기 때문이다. 그루브 

폭 변화에 한 그루브 압력(
 ) 변화는 그루브 폭이 

아주 작은 경우에 약간 감소할 뿐 전반적으로는 거의 

영향을 받지 않는다. 이는 그루브 폭이 증가하여도 그

루브로부터 스러스트 면을 따라 압축실이나 배압실로 

빠져나가는 오일 출구 면적은 그루브 길이와 스러스트

면 간극에 의해 주로 결정되기 때문이다. 배압실 압력

은 그루브 설계 변수에 영향을 받지 않고 일정한 값을 

유지한다(그림에 불포함). 이는 배압실로 드나드는 다

른 유량들이 상 적으로 오일공급통로를 통한 유량보

다 크기 때문이다. 따라서 저항핀 직경을 작게 하고 

그루브 폭을 어느 수준 이상으로 해 주면 배압은 거의 

변화하지 않은 채 그루브 압력은 증가하게 되므로 스

러스트면에서의 마찰손실을 감소시킬 수 있게 된다.
Fig. 12에서 그루브 폭의 증가에 따른 압축기 일(

)
의 감소는 매우 미미하지만, 저항핀 직경의 감소에 따

른 압축기 일 감소는 약 2% 수준에 이른다. 이러한 압

축기 일의 감소는 주로 스러스트 면에서의 마찰 손실 

감소에 기인한 것이다. 그루브 폭이 변화하여도 그루

브 압력 변화는 거의 없어서 스러스트 면에서의 부하

도 거의 변화가 없게 되지만, 저항 핀의 경우에는 핀 

직경 변화가 그루브 압력에 상당한 영향을 미치므로 

스러스트 면 부하도 영향을 받게 되므로 결국 마찰 손

실에도 변화를 가져오게 된다. 



김현진, 노영재

132 ⓒ SAREK

 Fig. 11  Effects of oil groove design parameters on 
thrust oil groove pressure at ARI condition.

  Fig. 12  Effects of oil groove design parameters on 
compressor input at ARI condition.

  Fig. 13  Effects of oil groove design parameters on 
cooling capacity at ARI condition.

 

  Fig. 14  Effects of oil groove design parameters on 
EER at ARI condition.

Fig. 13에서 그루브 폭이나 저항 핀 치수 변화가 냉

동 능력에 미치는 영향은 매우 미미하다. 이는 오일 

그루브로의 오일 공급 및 그루브로부터의 오일 유출은 

거의 전부 압축기 내부를 순환하는 경로 상에서 이루

므로 압축기 외부로의 토출량에 미치는 영향은 매우 

미미하기 때문이다. 
오일 그루브 설계 변수에 해 냉동 능력은 거의 변

화가 없고 압축기 일만 영향을 받으므로 EER은 Fig. 
14에서와 같이 저항 핀 직경이 작을수록 향상되며 그

루브 폭이 미치는 영향은 미미하다. 결과적으로 EER
은 오일 그루브 설계치 

  = 2.3 및  
  = 0.95에서 

약 3.6% 향상되는 효과를 얻었다. 

6. 결  론

선회 스크롤 배면에 배압실이 설치되는 고압식 스

크롤에서,
(1) 선회 스크롤과 고정 스크롤 사이의 스러스트 면에

서의 윤활 증 와 마찰손실 감소를 목적으로 고정 

스크롤 외주부 스러스트면에 원형 오일 그루브가 

고안되었다. 
(2) 오일 그루브 기능에 한 모델링이 스크롤 압축기 

성능해석 주 프로그램과 연동되어 사용되어 오일 

그루브 최적 설계를 수행하였다. 
(3) 최적 설계된 오일 그루브를 통해 ARI 조건에서 

3.6%의 스크롤 압축기 성능 향상을 얻었다.
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