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50 MPa급 대용량 수소압축기 사이클 해석
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요  약  현재 개발되고 있는 수소 압축 사이클에서는 압축기를 통해 초고압으로 압축된 수소를 고압용기 내에 저장하여
사용한다. 이러한 충전과정 중 용기내의 수소의 압력 및 온도 상승으로 인하여 고압용기에서 열응력이 발생할 수 있다.
고압용기의 신뢰성을 확보하기 위해서는 용기내의 수소의 온도를 예측하고 제어하는 것이 중요하다. 본 논문에서는 이러
한 고압용기의 신뢰성 해석을 위하여 50 MPa급 수소압축시스템에서 고압용기를 충전하는 과정에서의 압력상승에 따른
용기 내의 수소온도 변화 및 외부와의 열평형까지 걸리는 시간, 감압밸브를 지날 때의 수소온도 변화, 고압용기 냉각을
위한 열교환기의 요구능력 등에 대하여 이론적인 방법과 수치적인 방법으로 해석을 수행하였다. 이론해석 결과, 고압용
기의 내부 온도는 충전하기 전에 40 ℃에서 충전 후 1st cycle, 2nd cycle에서 평균적으로 126.675 ℃, 62.1 ℃가 증가하
였다. 또한, 고압용기의 충전량은 1st cycle, 2nd cycle에서 각각 7.9 kg, 8.9 kg으로 계산되었다. 본 연구의 결과는 수소
충전소와 같이 수소압축시스템이 필요한 현장의 인프라 설계 및 구축 등에 유용하게 활용 될 것이다.

Abstract  In the hydrogen compression cycle, which is currently being developed, hydrogen is compressed
to a very high pressure using a compressor, and then stored and used in a high-pressure vessel. This
shows that an increase in the temperature of hydrogen in the vessel due to a pressure rise during the 
filling process and the pressure fatigue due to the repeated cycle may cause problems in the reliability
of the vessel. In this paper, for the entire processes in a 50 MPa hydrogen compression system, 
theoretical and numerical methods were conducted to analyze the following: the temperature increase 
of hydrogen in the vessel and the time required to reach thermal equilibrium with the surroundings, the
change in temperature of hydrogen passing through the pressure reducing valve, and the required 
capacity of the heat exchanger for cooling the vessel. The results will be useful for the design and 
construction of hydrogen compression systems, such as hydrogen charging stations.
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1. 서론

현대 사회에 있어 에너지원의 확보는 경제 및 산업 발
달에 필수적인 핵심요소이며 에너지원의 중요성은 에너

지의 소비량의 급속한 증가와 화석 연료의 가채량 한계
의 가시화에 의해 더욱 증대되어지고 있다. 이에 따라 대
체에너지에 대한 관심이 증가되어지고 있고, 그중 CO나 
CO₂를 발생시키지 않으며, 에너지 밀도가 높은 수소는 
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친환경 무공해 연료로 집중적인 관심을 끌어왔으나 수소 
시대의 도래를 위해서는 수소를 직접 사용하는 수소엔진
이나, 연료전지 기술과 같은 이용 기술은 물론이고, 수소
를 경제적으로 생산 또는 변환 기술, 그리고 생산된 수소
를 압축하여 저장 및 분배하는 기술이 함께 개발되어야 
하는 기술적 과제가 대두되고 있다[1].

현재 개발 중인 수소 압축 사이클에서는 압축기를 통
해 초고압으로 압축된 수소를 고압용기 내에 저장하여 
사용한다. 이러한 경우 충전 과정 중 압력상승으로 인하
여 용기 내 수소의 온도상승 및 반복 사이클에 의한 압력 
피로가 축적되어 고압용기의 안전성에 있어서 문제가 발
생할 수 있음을 보여준다.

본 논문에서는 수소를 압축하여 고압용기를 충전하는 
과정에서의 압력상승에 따른 용기 내의 온도상승 현상에 
대한 수학적 모델을 제시하고, 수치 해석적인 방법을 통
하여 용기 내의 온도상승 값을 예측하고, 고압용기에 충
전되는 수소의 질량, 주변온도까지 냉각될 때까지의 걸리
는 시간, 그리고, 요구되는 열교환기의 성능 등에 대하여 
해석하였다.

2. 수소압축기 수학적 모델

2.1 수소압축기 시스템
수소압축기 사이클은 Fig. 1과 같이 18 MPa의 압력

으로 수소를 받아 압축기를 통하여 50 MPa ~ 100 MPa
까지 압축하여 고압탱크 내에 압축된 수소를 보관하고, 
버퍼탱크를 통하여 압축 사이클을 반복할 수 있도록 하
는 시스템이다.

Fig. 1에서 1st stage와 2nd stage는 압축기이며, H/X
는 열교환기이다. (2), (8), (14)번은 열교환기, (4), (10)
은 고압용기, (6), (12)는 감압밸브이다. (1), (3), (5), (7), 
(9), (11), (13)은 고압용기,  열교환기, 감압밸브의 입구 
및 출구영역이다.

Fig. 1. Hydrogen compressor system

2.2 수소압축기 고압용기 수학적 모델링
수소 압축 시스템에서 압축기를 지나 고압탱크 및 버

퍼탱크에서의 충전 후 가스의 온도 및 질량 등을 구하기 
위하여 수학적 해석 모델을 Fig. 2와 같이 단순화하여 제
시하였다. 목표 압력에 도달하면 수소 공급이 제한된다.
및 는 고압용기에 공급되는 수소의 압력 및 온도

이며, , , 은 고압용기 내의 초기상태이다. , 
, 는 충전이 완료된 고압용기 내의 나중상태이다.

Fig. 2. Modeling of a hydrogen pressure vessel 

2.3 수소압축기 감압밸브
Fig. 3은 수소 압축 시스템에서 고압용기를 지난 고압

의 수소를 감압시키기 위하여 설치된 감압밸브이다. 감압
밸브 지나는 유체는 줄-톰슨 효과(Joule-Thomson 
effect)에 의해 온도 변화가 생긴다. 일반적으로 유체는 
압력이 낮아짐에 따라 온도가 낮아지게 되지만, 네온, 수
소, 헬륨은 반전온도(inversion temperature)가 매우 
낮아 감압밸브를 지나면서 온도가 상승하게 된다. 감압밸
브를 지나는 수소의 온도변화 값을 얻기 위하여 공정 설
계 프로그램인 pro/Ⅱ process engineering program
을 이용하였다.

Fig. 3. Pressure reducing valve

2.4 수소압축기 열교환기
수소 압축 시스템에서 압축기를 지나 고압용기에 들어

가기 전 고온인 수소의 온도를 낮춰주기 위하여 설치된 
열교환기이다. Fig. 4와 같이 열교환기의 형상을 이중관 
열교환기로 하였으며, 로그평균온도차(LMTD: Log 
Mean Temperature Difference) 법을 이용하여 목표
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치의 온도에 도달하기 위한 필요 용량을 구하였다.

Fig. 4. Counter flow heat exchanger

2.5 수학적 모델 해석
고압으로 수소를 용기 내에 충전시킴으로 인하여 용기 

내에 온도가 상승하게 되는데 다음과 같은 가정을 통하
여서 모델을 해석하였다. 

- 용기 내로 들어오는 수소의 온도는 일정하다.
- 초기 고압용기 내의 압력과 온도는 일정하다.
- 고압용기의 체적은 일정하다. 이로 인해 압축기를 

통하여 고압용기에 수소가 공급되는 위치에너지의 
변화 및 고압용기의 운동에너지변화를 무시할 수 
있다.

- 압축기를 통하여 고압용기에 수소가 충전되는과정
은 단열 과정이며, 외부와의 열교환은 이루어지지 
않는다.

압축기를 통하여 고압이 된 수소를 고압용기에 충전할 
경우 수소의 운동에너지 및 위치에너지를 무시하면 초기 
진공상태라고 가정하였을 때의 최종온도, 용기 내에 잔압
이 있는 경우의 최종온도와 질량 보존 및 에너지 보존 지
배방정식은 다음과 같다[2].

질량 보존 방정식




 

 (1)

시간에 대해 적분한 형태로 표현하면;

 

에너지 보존 방정식




    

 (2)

시간에 대해 적분한 형태로 표현하면;

   

상태방정식
 (3)

고압용기 내부의 온도 및 압력을 알기 위해서는 식 
(1~3)의 방정식을 동시에 풀어야 하며, 방정식을 통하여 
구한 값을 이용하여 감압밸브를 지난 수소의 온도 및 열
교환기의 용량에 대한 값을 얻어낸다.

3. 수소압축기 이론적 해석 결과

3.1 수소압축기 고압용기 해석
검증하고자 하는 시스템에서의 고압용기에 대한 이론

적 해석에서의 초기조건은 다음과 같다.
수소를 용기에 공급하는 과정에서 수소는 압축기를 통

하여 압축된 상태로 용기 내부로 공급이 된다. 이때 수소
의 유량은 0.008069 m³/s, 압력은 50 MPa, 온도는 30 
℃이다. Fig. 5는 고압용기 모델의 개략도이다. 고압용기
의 제원으로는 길이 8.8392 m, 내경 0.3697 m, 외경 
0.4064 m, 두께 0.0367 m, 열전도도 16.3 W/m·K, 부
피 V = 0.343 m³의 값을 이용하였으며, 각각 용기내의 
열전달계수는 10 W/m²·K, 대기 열전달계수는 40 
W/m²·K의 값을 이용하였다. 

Fig. 5. Schematic diagram of the simplified high 
pressure vessel model

온도조건으로는 보수적인 결과를 얻기 위하여 여름철
을 기준으로 40 ℃ 즉, 313.15 K의 온도를 적용하였다. 
또한 수소의 물성치는 미국표준연구소(NIST: National 
Institue of Standards and Technology)에서 제작하
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여 공급하는 프로그램인 REFPROP을 통해 각각의 조건
별 해당하는 온도 및 압력 값들을 입력하여 물성값들을 
구한 후 이용하였다.

초기 용기가 진공인 상태에서의 충전과정 해석을 1st 
cycle 해석이라 하고, 1st cycle 이후 용기에 압력이 남
은 상태에서의 충전과정 해석을 2nd cycle 해석이라고 
한다.

3.1.1 고압용기 1st cycle 해석
압축기 및 열교환기를 지나 고압탱크로 공급되는 수소

의 압력 및 온도는 50 MPa, 30 ℃이다. 1st cycle 해석
에서의 초기 진공 상태인 고압탱크에 수소를 충전한 후 
용기 내의 온도를 라 하면, 질량 보존 방정식(1) 및 에
너지 보존 방정식(2)에 의해 유도된 식(4)와 같이 나타낼 
수 있다.

   (4)

위 식(4)에 의하여 50 MPa로 충전된 고압탱크 내의 
온도를 계산한 결과 고압탱크 내의 온도는 155.72 ℃로 
나타났다.

얻어낸 온도와 압력을 통해 REFPROP에서 압축성인
자(compressibility factor)값을 얻은 후 식(3)를 통하
여 질량을 계산한 결과 =7.9004 kg으로 나타났으며, 
충전이 끝난 고압탱크와 외부와의 교환된 총 열량은 
13340.05 kJ로 계산되었다.

충전이 완료된 고압탱크 내의 수소와 외부 공기와의 
열전달은 고압탱크의 원통과 양 옆면에서 이루어지며 전
도 및 대류의 형태로 전달된다. 고압탱크의 표면과 외부
와의 온도는 차이가 작을 것으로 예상되어 복사 열전달
은 무시하였다[3].

용기의 중심부터 외부까지의 열전달률은 원통부분에
서의 열전달률 와 용기의 옆면에서의 열전달률 
의 합과 같으며 이는 식(5)에 나타낸 바와 같다. 여기서 
∆는 용기 내부와 외부 공기와의 온도 차, 는 원통
에서의 복합 열 저항, 는 옆면에서의 복합 열 저항
을 나타낸다[2].

 
 

 



∆


∆ (5)

위 식(5)에 의해 구해진 은 9.646 kW로 계산
되었으며, 열전달이 일어난 시점부터 열평형이 일어나는 
시점까지 선형적으로 증가하기 때문에 평균 열전달률 
는 4.823 kW로 나타낼 수 있다. 외부 온도와의 열

평형이 이뤄질 때까지 걸리는 시간은  
 식에 의

해 46분 6초가 걸리는 것으로 계산되었다.
Fig. 6은 충전이 끝난 직후의 용기 내·외부의 온도차

를 나타낸 개략도이다. 충전이 끝난 직후 용기 내벽과 외
벽의 온도는 용기 내 수소와 외부 공기의 온도 차, 용기
에서부터 외부까지의 열전달 현상에 의해 구해진다.



 
 , 

 ∞
  (6)

위 식(6)에 의해 내벽의 온도 은 109.7 ℃, 외벽의 
온도 는 50.45 ℃로 나타났다.

버퍼탱크에 대한 결과 값은 Table 1에 나타내었으며, 
고압탱크에서 구한 방법과 동일한 방법을 이용하여 계산
하였다.

Fig. 6. Difference between the inner and outer wall
temperatures of the vessel
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High pressure tank Buffer tank


(MPa)

50 20

  (℃) 155.72 157.63

  (kg) 7.9004 3.5418

 1.2273 1.0902

  (kJ) 13340.05 6047.68


(kW)

4.823 4.9025

  (s) 2766 1234

  (℃) 109.7 110.85

  (℃) 50.45 50.62

Table 1. Results of 1st cycle of high pressure tank 
and buffer tnak

3.1.2 고압용기 2nd cycle 해석
1st cycle과 동일하게 압축기와 열교환기를 지나 공급

되는 수소의 압력 및 온도는 50 MPa, 30 ℃로 같으나, 
고압탱크에는 1st cycle 이후 18 MPa의 잔압이 존재한
다. 잔압이 있는 고압탱크에 수소를 공급하여 충전하였을 
때 용기 내의 온도를 라 하면, 질량 보존 방정식(1) 및 
에너지 보존 방정식(2)에 의해 식(7)과 같이 나타낼 수 있다.

    (7)

유도된 식(7)에 식(3)과   ,    정의를 
이용하여 정리하여주면 식(8)과 같다.




  


 

(8)

식(8)을 에 관해서 정리하여주면 다음과 같은 최종
식(9)을 얻을 수 있다.






 
 

 
  (9)

위 식(9)에서 를 구하기 위해서는 값을 알아야 

하지만 값은 온도와 압력의 함수이므로 의 값을 가

정하였다. 1st cycle에서의 값인 155.72 ℃를 대입한 

결과 의 값이 가정한 값과 다르게 나왔고, 동일한 방

법으로 반복 계산을 한 결과 의 값을 98.49 ℃로 했
을 때 가정이 타당하다는 결과를 얻었다.
의 값 외에 다른 값들에 대해서는 1st cycle과 동

일한 방법을 통하여 계산을 하였으며, 버퍼탱크에 대한 
결과 값은 Table 2에 나타내었으며, 고압탱크와 동일한 
방법을 이용하여 계산하였다.

High pressure tank Buffer tank


(MPa)

50 20

  (℃) 98.49 85.71

  (kg) 8.8762 4.1916

 1.2606 1.1058

 (kJ) 7543.52 2785.07


(kW)

2.438 10905

 (s) 3095 1462

  (℃) 75.23 67.53

  (℃) 45.28 44.13

Table 2. Results of 2nd cycle of high pressure tank 
and buffer tank

3.2 수소압축기 감압밸브 해석
수소는 감압밸브를 통해 압력이 낮아지게 되며, 압력 

변화로 인하여 줄-톰슨 효과(Joule-Thomson eff
-ect)가 발생하게 된다. 이로 인해 온도 변화가 발생하게 
되며, 변화된 온도 값은 pro2를 이용하여 (6)번과 (12)번 
각각에 대한 값을 얻었다. Fig. 7은 (12)번 감압밸브를 
지나는 수소의 온도변화를 나타낸 것이다. 1st cycle과 
2nd cycle에서의 (6)번, (12)번 감압밸브를 지난 수소의 
온도변화는 각각 Table 3와 Table 4에 나타내었다.

Fig. 7. Hydrogen temperature change at pressure 
reducing valve
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(6) pressure
reducing valve

(12) pressure
reducing valve

 (MPa) 50 20

 (℃) 155.72 157.63

  (MPa) 20 10

  (℃) 165.537 159.911

Table 3. Result of 1st cycle hydrogen temperature 
change through pressure reducing valve

(6) pressure
reducing valve

(12) pressure
reducing valve

 (MPa) 50 20

 (℃) 98.49 85.71

  (MPa) 20 10

  (℃) 107.834 87.496

Table 4. Result of 2nd cycle hydrogen temperature 
change through pressure reducing valve

3.3 수소압축기 열교환기 해석
Fig. 1에서 열교환기 부분은 (2)번, (8)번, (14)번 이

다. (2)번 열교환기는 감압밸브를 지나지 않기 때문에 1st 
cycle과 2nd cycle에서 필요한 열용량은 동일하다. 반면, 
(8)번, (14)번 열교환기는 감압밸브를 지난 수소가 열교
환기 내로 유입되어 냉각수와의 열교환이 일어나며 1st 
cycle과 2nd cycle에서 유입되는 수소의 온도가 다르기 
때문에 필요한 열용량에 차이가 나타난다.

열교환기는 역류타입의 이중관 열교환기를 사용한다. 
이중관 열교환기의 바깥관의 내경 는 0.0355 m이
며, 안쪽관의 외경 는 0.01428 m, 내경 는 
0.0079 m이다. 열교환기로 유입되는 냉각수의 온도 
은 7 ℃로 일정하며, 가열된 수소와 열교환 작용 후 
열교환기를 지난 냉각수의 온도 는 12 ℃로 일정하
다. 수소는 열교환기를 통해 냉각수와의 열교환 작용이 
일어나며, 열교환기를 지난 수소의 온도 은 30 ℃로 
일정하다. 열교환기를 통한 열전달률은 작동유체인 수소
와 냉각수에서 동일한 값을 가진다. 열교환기에서의 열전
달률은 식(8)를 통해 얻을 수 있다.

∆ (10)

열교환기의 필요 냉동능력을 얻기 위해서는 총열전달
계수인 가 필요하며, 이는 수소와 냉각수의 열전달계

수인 와 값을 통하여 얻을 수 있다. Fig. 1에서 (2)
번 열교환기에 유입되는 수소의 온도 는 40 ℃ 이다. 

수소와 냉각수의 열전달률 동일하고,  ∆식에 

의하여 계산되어진다. 계산되어진 수소의 열전달률 
는  1.207 kW인 것을 계산되어 졌으며, 냉각수의 질량
유량 는 0.0575 kg/s이다. 냉각수의 속도는 
식을 이용하여 0.0693 m/s의 값을 얻었다. 환
형관인 냉각수에서의 Re수는 층류와 난류를 판별하기 
위하여 수력학적 직경인 를 이용하여 계산하였다. 계
산 결과 1104.93의 값을 갖는 층류 유동으로 나타났다. 
Nu수는 식(9)로 구해지며, n값은 유체가 냉각될 때는 
0.3의 값을, 가열될 때는 0.4의 값을 갖는다. 

층류 :  



 


       

난류 :  

Pr (11)

냉각수에서의 Re수는 환형관 유동임을 고려한 등가지
름 을 이용하여 계산되어진 값이다. 식(8)에 의해 구
해진 Nu은 14.746의 값을 나타냈으며, 열전달계수 
는 115.13W/m²K의 값으로 나타났다. 수소에서의 열전
달계수 또한 냉각수에서와 동일한 방법으로 구해지며, 
Re 수와 Nu수에서의 직경은 환형이 아니므로 값을 
이용한다. 식(9)에 의해 구해진 수소의 열전달계수 는 
7148.01 W/m²K으로 나타났다.









 (12)

위 식(10)에 의해 계산되어진 총열전달계수 는 113.305 
W/m²K이다. 이중관 열교환기에서 온도차 ∆는 양쪽 
끝단에서의 두 유체 온도차를 이용한 로그평균온도차
(LMTD: Log Mean Temperature Difference)를 이용
하여 구한다.

∆ ln∆∆
∆ ∆ (13)

위 식(11)에 의해 ∆의 값은 25.42 K으로 나타

났다. 구한 값들을 식(8)에 대입하여 총열전달률 을 구
하였으며, 0.517 kW의 값을 나타냈다. 이를 냉동능력의 
단위로 표현하면 0.1339 RT의 능력을 필요로 한다는 결
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과를 얻을 수 있다.
동일한 방법을 이용하여 1st cycle과 2nd cycle에서의 

조건을 다르게 하여 (8)번, (12)번 열교환기의 필요한 냉
동능력에 대하여 계산하였으며, 각각 Table 5와 Table 
6에 나타내었다.

EES(Engineering equation solver) program을 이
용하여 동일한 조건을 해석한 결과 ±5 %이내의 결과가 
나와 타당하다고 판단된다.

(2) H/X (8) H/X (14) H/X
  (℃) 40 165.537 159.911
  (kW) 1.207 16.07 10.85


(kg/s)

0.0575 0.7652 0.623


(W/m²K)

115.13 2292.09 1674.22


(W/m²K)

7148.01 7056.48 6967.46


(W/m²K)

113.305 1730.114 1349.86

∆  (K) 25.42 68.76 67.116
 (RT) 0.1339 5.5292 4.21

Table 5. Heat exchanger performance required in 
1st cycle

(2) H/X (8) H/X (14) H/X
  (℃) 40 107.834 87.496
  (kW) 1.207 9.24 6.7628


(kg/s)

0.0575 0.44 0.322


(W/m²K)

115.13 1211.88 1146.27


(W/m²K)

7148.01 6982.12 6868.358


(W/m²K)

113.305 1032.645 982.33

∆  (K) 25.42 51.04 2.01744.167
 (RT) 0.1339 2.4497 2.017

Table 6. Heat exchanger performance required in 
2nd cycle

4. 결론

본 논문에서는 50 MPa급 수소압축기 시스템에서의 
충전 중 온도상승 현상 및 요구되는 열교환기 성능에 대

하여 수학적 모델을 제시하였고, 수치적인 해석 방법을 
통하여 감압밸브을 지나는 수소의 온도 변화 값을 예측
하였다.

연구결과 다음과 같은 결론을 도출하였다. 첫째, 이론
적인 방법으로 접근한 결과 고압용기의 내부 온도는 1st 
cycle, 2nd cycle에서 평균적으로 126.675 ℃, 62.1 ℃
가 증가하는 것으로 계산되었다. 둘째, 고압탱크와 버퍼
탱크에서의 수소 충전량은 1st cycle에서 각각 7.9004 
kg, 3.5418 kg이며, 2nd cycle에서는 각각 4.5546 kg, 
1.6814 kg으로 나타났다. 셋째, 충전과정 중 고압용기내
의 상승된 수소의 온도가 기준치인 외부온도 40 ℃까지 
냉각되는데 걸리는 시간은 1st cycle에서 고압탱크에서
는 46분 6초, 버퍼탱크에서는 20분 34초로 나타났으며, 
2nd cycle에서는 각각 51분 35초, 24분 22초로 계산되
었다.

본 논문은 충전이 이루어지는 과정동안 단열조건으로 
가정하였으며, 충전이 완료된 후 주변과의 열전달 조건은 
전도와 대류만을 고려하여 해석을 수행하였다. 단열조건
이 아닌 비정상열전달 과정인 것과 복사 열전달을 고려
하면 열평형이 이루어지는 시간은 달라질 것으로 판단되
어진다. 향후에는 보다 정확한 온도 및 열평형 시간 파악
을 위해 위 사항들을 고려하고자 한다. 본 연구 결과는 
수소압축시스템이 필요한 산업현장에서 시스템 설계 및 
운용 등에 유용하게 활용 될 것이다.
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학과 (공학사)

• 2019년 3월 ~ 현재 : 호서대학교 
기계공학과 (공학석사과정)

<관심분야>
열유체, 열전달, 수소에너지시스템, 사이클 해석

장 선 준(Seon-Jun Jang)                [정회원]

• 1999년 2월 : 연세대학교 기계설
계학과 (공학사)

• 2001년 8월 : 연세대학교 기계공
학과 (공학석사)

• 2007년 8월 : 연세대학교 기계공
학과 (공학박사)

• 2008년 1월 : ~ 2007년 12월 : University of 
Southampton Visiting Academic

• 2009년 3월 ~ 2010년 2월 : KAIST 건설 및 환경공학과 
연수연구원

• 2010년 3월 ~ 2013년 4월 : KIST 도시에너지시스템연
구단 Post-doc

• 2013년 4월 ~ 2015년 2월 : 이노베이션케이알 책임연구
원

• 2015년 3월 ~ 현재 : 호서대학교 기계공학부 교수

<관심분야>
진동 에너지 하베스팅, 파력발전, 스털링엔진, 기구설계

권 정 태(Jeong-Tae Kwon)             [정회원]

• 1988년 2월 : 서울대학교 기계공
학과 (공학사)

• 1993년 2월 : 포스텍 기계공학과 
(공학석사)

• 1999년 2월 : 포스텍 기계공학과 
(공학박사)

• 1999년 3월 ~ 2005년 2월 : 남부대학교 자동차기계공학
과 교수

• 2005년 3월 ~ 현재 : 호서대학교 기계공학부 교수

<관심분야>
냉동공조, 열전달, 해수용 열교환기, 수소에너지시스템


