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            초록
          
        

        
          The CFD analysis on the performance of the rotor oil pump in the automatic transmission with and without the tunnel in the cover was carried out theoretically. Model 1 has a tunnel on the cover and Model 2 does not have one. As the rotating speed increases from 1,000 to 6,000 rpm, the discharged flow rate of Model 1 increases from 10.65 rpm to 64.67 rpm and volumetric efficiency increases from 81.3% to 87.8%. The Model 2 shows the similar discharged flow rate and volume efficiency with those of the Model 1. The torque load of Model 1 increases from 3.21 N·m to 3.38 N·m with increasing from 1000 to 2,000 rpm, and the Model 2 shows almost similar one. However, at the high speed like 6,000 rpm, the torque load of Model 2 is 4.37 Nm, which is 2.4% higher than that of the Model 1. The reason is that the presence of cover tunnel can decrease pulsating pressure and vibration. Therefore, the application of cover tunnel in the gerotor pump can increase performance and decrease sound and vibration.
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      1. 서	론 
      지구온난화의 가속화로 이상기후가 빈번히 발생함에 따라 화석연료 사용과 온실가스 배출량에 대한 규제가 강화되고 있는 실정이다. EU는 완성차기업을 대상으로 2021년을 목표로 CO2 배출 목표수치를 규정하고, 미 준수 시 벌금을 부가하고 있다. 또한 2021년부터 승용차의 경우 CO2 배출량이 95 g/km을 초과하지 못하며, 2030년에는 2021년 대비 37.5%에 CO2 배출을 감축을 승인하였다.	디젤 게이트 이후 주요 자동차 회사는 EU의 규제 목표를 실현하기 위해 차량 연비 향상, 경량화, CO2 감축을 위한 새로운 내연기관의 개발, 전기자동차 기술 확보 등의 전략을 기반으로 기술개발이 이루어지고 있다. 그 중 변속기의 기술은 고도화가 진행되어 변속기의 변속단수가 증가함에 따라 엔진 출력을 효율적으로 사용할 수 있게 되었으며 부수적인 효과로 연비 및 소음개선, 배기가스 감축이 가능해졌다. 제로터 오일펌프는 외부치형(Z2)와 내부치형(Z1)의 잇수가 1인 용접펌프로서 외부치형과 내부치형의 불일치로 인해 넓은 챔버 내 용적을 가질 수 있어 펌프의 소형화와 고효율화에 유리하여 차량용 자동변속기 및 엔진 윤활펌프 등로 사용되고 있다.1) 제로터 펌프는 간단한 구조, 높은 신뢰성 및 내구성, 고속성, 정속적 등의 많은 장점을 가지지만 외부치형과 내부치형이 맞물려 챔버의 용적 변화가 주기적으로 형성되기 때문에 순간적으로 공동현상이 발생하여 펌프 성능 및 신뢰성에 문제를 야기한다. 공동현상은 액체의 압력이 순간적으로 증기압 이하로 감소하여 액체의 증기화 및 액체 내 용입되어 있던 공기가 기공이 발생되는 현상으로 소음, 진동, 치형의 침식이 발생한다. 그러므로 장기적으로 공동현상이 발생할 경우 제로터 펌프의 치형이 손상으로 인해 펌프의 정격성능과 내구성에 악영향을 준다. 따라서 펌프의 공동현상의 개선과 펌프의 최적화 설계를 위한 다양한 연구가 지속적으로 진행되고 있다.

      Kim et al.2)은 제로터 펌프의 압력 맥동을 줄이기 위해 베인 펌프의 노치 및 피스톤 펌프의 릴리프 홈을 참조하여 릴리프 홈이 있는 포트 플레이트에 대한 설계변수에 대한 이론적 분석을 수행하였다. 그들의 연구에 따르면 압력 맥동은 챔버(chamber)와 포트 사이의 개구 영역이 확장되도록 그루브(groove) 폭을 증가시키면 압력 맥동을 감소시킬 수 있음을 보고하였다. Zhang et al.3)은 차량용 오일펌프와 엔진에서 발생하는 소음 저감을 위해서는 단순히 펌프 형상설계를 통한 압력편차를 저감 외에 엔진 구성 요소와 상호작용을 포함하는 CAE 해석이 필요하다고 언급하였다. Azevedo et al.4)은 Turbo impeller rotor의 내구성을 조사하기 위해 로터의 파손부분을 인위적으로 만들어 실험과 수치해석적 연구를 수행하였다. 그들의 연구에 따르면 로터의 파손부위 주변에서 공동현상 발생을 위한 핵이 형성되며 해당 부위에 응력집중에 의한 변형이 발생됨을 보고하였다. Sung et al.5)은 포트 플레이트의 릴리프 그르부의 적용 여부에 따른 압력맥동의 영향성에 대해 수치해석과 실험적 연구를 수행하였으며, 릴리프 그루브가 펌프 배출구 및 챔버에서의 압력맥동을 감소시키며 안정화시키는데 효과적임을 보고하였다. 펌프에 사용되는 오일은 펌프의 성능저하, 소음 증대, 마모 및 부식 촉진 등에 영향을 준다. Kumar 와 Manoman6)는 오일의 오염정도를 다양한 농도의 고체를 오일로 가정하여 펌프의 성능저하에 대해 해석적 연구를 진행하였으며 0.04% 이상의 높은 농도의 오일인 경우 입자의 관성효과로 인하여 흡입단부에서 재순환 강도가 감소함을 확인하였다. Kwak et al.7)은 회전 및 병진이동 알고리즘을 기반으로 2-타원이 조합된 로브형상을 가지는 치형의 최적설계를 진행하였고 3-타원과 타원 1-인벌루트-타원2 조합의 외부형상과 비교시 유량, 유량맥동 및 압력 측면에서 2-타원이 조합된 로브형상 치형이 우수함을 확인하였다. Kim8)은 커먼레일 시스템용 고압펌프의 운동 특성을 조사하였으며, 펌핑챔버 내부의 최고압력은 펌프 출구압력의 변동에 영향을 줌을 확인하였고, 펌핑밸브의 초기 급격한 개도 변화는 급속한 압력변동을 야기해 유체소음을 야기할 수 있어, 고압펌프 설계 시 고려할 필요가 있음을 언급하였다. Kim et al.9)은 기어펌프의 저소음화를 실현하기 위해 연속접속 헬리컬기어 형상 설계안을 제안하였다. 그들의 연구에 따르면 기어형상의 물림률이 1.34로 필요한 연속접속이 원활이 이루어지며, 맥동률이 일반스퍼형상과 대비 40% 낮아져 소음감소 효과가 나타남을 확인하였다.

      현재 제로터 펌프는 단순한 형상과 우수한 성능으로 엔진, 콤프레서, 자동차, 트렉터 등의 윤활계통의 펌프로 널리 사용되고 있으며, 최근 가공기술의 발달로 고속환경에서 소형화가 가능해져 적용분야가 확대되고 있어 펌프의 기계적 성능, 소음·진동 발생 강도, 구조 단순화를 통한 원가 저감이 중요시 되고 있다. 따라서 본 연구에서는 후륜 8속 자동변속기용 지로터 오일 펌프의 커버 형상 변화에 따른 펌프 성능변화와 소음·진동에 대해 해석연구를 진행하였으며, 이를 통하여 고효율의 지로터 펌프의 성능개선에 기여하고자 한다.

    

    

  
    
      2. 모델링 및 해석조건
      
        2.1 제로터 펌프 해석 모델링
        제로터 펌프는 내부치형과 외부치형에 의해 유체를 이송하는 챔버를 형성하며, 챔버의 크기는 치형의 회전에 의해 주기적으로 변한다. 또한 내부치형와 외부치형은 완전접속을 이루지 않고 간극을 가지며 간극은 로터 주변에서 발생한다. Fig. 1과 2는 제로터 펌프의 내부치형과 외부치형과 지로터 펌프 커버 터널 유무에 따른 유동장을 보여준다. Model 1은 커버 터널이 존재한 형상이며 Model 2는 커버 터널을 포함하지 않은 형상이다.

        
          
          

          Fig. 1 
				
          

          
            Inner and outer rotor geometry and simulation schematic of gerotor pump
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 2 
				
          

          
            Gerotor oil pump with and without the cover tunnel
          
          

          

        

        본 연구에 사용된 제로터 펌프의 내부치형과 외부치형의 개수는 각각 13개와 14개이며 Side, Body, Tip 간극은 30, 125, 90 μm이다. Table 1은 해석에 사용된 펌프의 설계요소들을 보여준다. 본 연구에서 지로터 펌프에서 커버 터널의 유무가 성능에 미치는 영향에 대하여 평가하기 위해 해당 형상을 Pro-E(Pro Engineer)을 이용한 3D 모델링을 수행하였고 이를 바탕으로 해석에 필요한 유동장을 추출하여 해석을 진행하였다. 제로터 펌프의 성능 해석은 용적형 펌프의 해석에 특화된 상용 CFD 프로그램인 PumpLinx를 이용하여 제로터 펌프의 성능 해석을 수행하였다. 제로터 펌프는 용적펌프의 형태로 내부치형과 외부치형에 의해 형성된 챔버의 공간이 주기적으로 변화하며 오일을 이송한다. 이때 오일은 빠른 속도로 움직이며 챔버의 급격한 체적 변화로 인해 이송 오일의 압력은 포화 증기압 이하로 낮아진 후 급격히 증가하여 공동현상(Cavitation)이 발생한다. PumpLinx는 기포 역학, 상변화율, 난기류 영향성, 비가연성 영향성을 고려한 Full cavitation model을 기반으로 펌프에서 발생하는 공동현상을 해석한다. 본 해석에서 사용된 Full cavitation model은 식 (1)~(3)으로 표현된다.10)

        
          Table 1 
				
          

          
            Design parameters of a gerotor oil pump
          
          

        

        
          
            
              	Item
              	Value
            

          
          
            	Inner teeth, Z1	 (EA)
            	13
          

          
            	Outer teeth, Z2	 (EA)
            	14
          

          
            	Volumetric displacement (mL)
            	12
          

          
            	Side clearance	 (mm)
            	0.035
          

          
            	Body clearance	 (mm)
            	0.0125
          

          
            	Tip clearance	 (mm)
            	0.09
          

        

        

        
          Table 2 
				
          

          
            Design parameters of a gerotor oil pump
          
          

        

        
          
            
              	Item
              	Value
            

          
          
            	Operation condition
            	Outlet pressure
            	16 bar
          

          
            	RPM
            	1000, 2000, 3000
          

          
            	Oil condition
            	Viscosity
            	0.00586 Pa·s
          

          
            	Density
            	821.1 kg/m3
          

          
            	Temperature
            	85℃
          

          
            	Dissolved gas fraction
            	10%
          

        

        

        Transport equation :
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        Phase change rate (Vapor generation) :
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        Phase change rate (Condensation) :
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        여기서 Re와 Rc는 증기 생성과 응축률이며, Ce과 Cc는 증기 생성과 응축률에 대한 상수로 0.02와 0.01이다.

        펌프의 성능을 평가하기 위해 체적효율은 식 (4)를 이용하여 계산하였다.
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        여기서 Qth는 이론 토출유량으로 1회전시 챔버의 유체 영역 변위에 회전수를 곱해 식 (5)와 같이 계산하였다.
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        해석에 사용된 유동장의 메시 수는 총 485,766개이며 해석에 Intel(R) Xeon(R) CPU E5-1650 v3@3.50 GHz와 32 GB의 RAM의 사양을 갖는 컴퓨터에서 해석을 수행하였다.

      

      
        2.2 제로터 펌프 해석조건
        본 해석에 사용된 지로터 펌프는 자동변속기용 오일펌프로 엔진의 회전속도에 따라 펌프의 회전속도가 결정된다. 엔진 출력과 주행상태를 고려하여 지로터 펌프의 회전속도를 1,000, 2,000, 6,000 rpm으로 변화시켰으며, 지로퍼 펌프의 입출구 압력차는 16 bar로 고정하였다. 제로터 펌프에 사용된 오일은 SP-4M 규격을 만족하는 ATF-6S를 이용하여 해석을 진행하였다.

      

    

    

  
    
      3. 해석결과 및 고찰
      
        3.1 해석결과 검증
        지로터 펌프는 시간에 따라 챔버의 용적이 달라지지만 형상학적 특성에 의해 주기적인 유동 특성을 가진다. 본 해석은 과도해석을 수행하여 지로터 펌프의 유동특성이 준정상 상태에 수렴하였을 때를 기준으로 해석 데이터를 추출하였다. Fig. 3은 제로터 펌프의 회전에 따른 입구와 출구측 질량유량과 압력변화를 보여준다. Fig. 3에서 보여주듯이 제로터가 8회전 이상에서 질량유량 및 압력의 변화가 주기적인 특성을 보였으며, 본 해석에서는 8회전 이후의 데이터를 이용하여 펌프의 성능 데이터를 계산하였다. Fig. 4sms Model 1의 토출유량과 토크부하에 대한 실험과 해석결과의 비교를 보여준다. Fig. 4에서 보여주듯이 회전속도가 1,000 rpm에서 6,000 rpm으로 증가함에 따라 토출유량은 10.65 lpm에서 64.67 lpm으로 증가하였다. 지로터 펌프의 성능시험에서 토출유량은 회전속도가 1,000 rpm에서 6,000 rpm으로 증가함에 따라 토출유량은 9.82 lpm에서 65.53 lpm으로 증가하여 토출유량의 해석 오차는 약 8.4% 이내로 나타났다. 토크부하에 대한 해석결과는 회전속도가 1,000 rpm에서 6,000 rpm으로 증가함에 따라 3.28 N·m에서 4.54 N·m으로 증가하였고, 실험결과의 경우 4.54 N·m에서 5.6 N·m으로 증가하였다. 토크부하의 경우 해석결과는 실험결과에 비해 다소 낮게 나타났으며, 이는 해석 시 마찰손실에 대한 영향성을 작게 고려하였기 때문으로	판단된다. 하지만 토크 부하에 대한 경향성은 유사하게 나타났으며 오차가 작기 때문에 본 해석은 충분한 신뢰성을 갖는 것으로 판단하였다.11)
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            Evaluation of quasi steady state convergence by pressure and flow rate at the inlet and the outlet
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 4 
				
          

          
            Volumetric flow rate and volumetric efficiency of a gerotor pump with/without a tunnel
          
          

          

        

      

      
        3.2 커버의 터널 유무에 따른 제로터 펌프 성능비교
        Fig. 5는 커버의 터널 유무에 따른 제로터 펌프의 토출유량과 체적효율을 보여준다. 해석결과 커버의 터널 유무는 회전속도 변화에 따른 제로터 펌프의 토출유량과 체적효율에 거의 영향을 주지 않는 것으로 나타났다. 커버 내 터널 형상이 존재하는 Model 1의 경우 회전속도가 1,000 rpm에서 6,000 rpm으로 증가함에 따라 토출유량은 9.35 lpm에서 60.58 lpm으로 증가하였다. 커버 내 터널 형상이 존재하는 않는 Model 2의 경우 회전속도가 1,000 rpm에서 6,000 rpm으로 증가 시 Model 1과 동일한 토출유량을 가지는 것으로 나타났다. 토출유량의 유사성은 제로터 펌프의 체적효율과 직접적인 연관이 있어 Model 1과 Model 2의 체적효율은 일치하였다. Model 1과 Model 2의 체적효율의 경우 1,000 rpm에서 2,000 rpm으로 증가함에 따라 81.3%에서 89.2%로 증가하였으며 6000 rpm에서 87.8%로 소폭 감소하였다. 토출유량은 챔버의 체적변화와 챔버 내 유속변화와 관련된다. 커버 내 터널의 유무는 1회전 시 챔버의 체적변화에 대한 영향성이 미미하여 토출유량에 대한 영향성은 거의 없는 것으로 나타났다. 하지만 터널의 유무는 챔버 내 내부 공간 변화에 의한 압력변화에 영향을 줄 수 있기 때문에 회전속도에 대한 부하인 토크와 압력 변화인 맥동은 영향을 받는다.

        
          
          

          Fig. 5 
				
          

          
            Volumetric flow rate and volumetric efficiency of a gerotor pump with/without a tunnel
          
          

          

        

        Fig. 6는 커버 내 터널 유무에 따른 토크와 압력 맥동변화를 보여준다. 제로터 펌프가 회전속도가 1,000 rpm에서 2,000 rpm으로 증가함에 따라 Model 1의 토크는 3.21 N·m에서	3.37 N·m로 증가하였다. Model 2의 경우 3.21 N·m에서 3.38 N·m 로 0.3% 소폭 증가하였다. 반면 회전속도가 6,000 rpm인 경우 Model 1의 토크는 4.37 N·m인 반면 커버의 터널이 없는 Model 2의 경우 4.48 N·md으로 Model 1에 비해 2.4% 증가하였다. 토크의 증가는 제로터 펌프가 동일 출력을 갖기 위해 펌프 내부에서 유압에 의한 마찰손실이 증가함을 의미한다. Model 1과 Model 2 둘 다 회전속도가 1,000 rpm에서 2,000 rpm으로 증가함에 따라 맥동의 증가는 거의 일정하였다. Model 1의 경우 1,000 rpm에서 2,000 rpm으로 회전속도가 증가함에 따라 맥동은 0.22 bar에서 0.68 bar로 증가하였으며, Model 2의 경우 0.22 bar에서 0.69 bar로 증가하여 약 1.5%의 맥동의 증가를 보였다. 하지만 고회전인 6,000 rpm에서 Model 1의 맥동은 3.15 bar인 반면 Model 2의 경우 Model 1에 비해 19.2% 증가한 3.75 bar의 맥동을 보였다. 1,000과 2,000 rpm의 회전속도에서는 상대적으로 낮은 회전속도에 의해 챔버의 체적 변화가 상대적으로 느리고 국부적으로 작은 압력차로 인해 맥동이 작게 형성되어 공동현상 발생이 적다. 즉, 커버의 터널 형상이 토크 부하에 미치는 영향성이 거의 없음을 확인할 수 있다. 하지만 회전속도가 증가하여 6,000 rpm에서는 챔버의 체적 변화는 빠르게 이루어지며 국부적으로 압력차는 커져 펌프 내 유동 환경은 공동현상 발생에 적합한 환경으로 변화하게 된다. 이 경우 커버 내 터널의 존재로 공동현상 발생을 다소 억제하여 맥동을 다소 감소시키고 펌프의 토크 부하를 저감시키는 것으로 판단된다.

        
          
          

          Fig. 6 
				
          

          
            Torque and pressure pulse of a gerotor pump with/without a tunnel
          
          

          

        

      

      
        3.2 커버의 터널 유무에 따른 압력특성 비교
        Fig. 7은 회전속도가 1,000, 2,000, 6,000 rpm일 때 커버의 터널 유무에 따른 압력파형을 보여준다. 챔버의 압력파형은 내부치형과 외부치형에 의해 형성되기 때문에 1회전 시 13번의 유사파형이 형성됨을 확인할 수 있다. 이는 제로터 치형의 형상학적인 특징으로 터널 유무와 무관하게 동일한 형태로 나타난다.12) Model 1과 Model 2에서 회전속도가 1,000 rpm인 경우 압력파형은 15.92 bar에서 16.14 bar 내에서 파형이 형성되며 매우 유사한 파형을 가짐을 확인할 수 있다. 회전속도의 증가는 공통적으로 파형의 진폭을 증가시키며 사인(sin) 파형과 유사하게 만들며 특히 커버에 터널이 없는 경우 압력파형의 진폭은 증가함을 보였다. 회전속도가 2000 rpm에서 Model 1과 Model 2는 회전속도가 1000 rpm에 비해 압력파형의 진폭, 즉 맥동은 0.22 bar에서 3.14배 증가한 0.68 bar로 나타났으며 압력 파형이 일정하게 유지되는 구간의 각도도 짧아졌다. 회전속도가 2,000 rpm까지 Model 1과 Model 2에서 맥동은 큰 차이를 보이지 않았다. 하지만 회전속도인 6,000 rpm으로 증가함에 맥동차는 크게 나타났다. 회전속도가 6,000 rpm에서 압력 파형은 거의 사인 파형과 유사한 형태의 압력 파형을 가지며, Model 1의 경우 압력파형은 14.73 bar에서 17.88 bar 사이에서 형성되어 맥동은 3.15 bar의 맥동을 가졌다. Model 2의 경우 Model 1에비해 맥동이 강화되었는데, Model 2의 압력파형은 14.52 bar에서 18.27 bar 사이에서 형성되었으며, 맥동은 3.75 bar로 Model 1에 비해 Model 2의 맥동은 19.2% 강화되었다. 공동현상 발생은 급격한 압력변화로 인해 발생하기 때문에 커버의 터널의 적용으로 인한 맥동의 감소는 고속 운전에서 자동변속기용 제로터 펌프의 성능 신뢰성과 연비에 영향을 준다. 1,000과 2,000 rpm	등 저속 및 중속으로 엔진이 회전하는 경우 커버의 터널 형상 유무에 따른 맥동 발생에 큰 차이가 없기 때문에 자동변속 시 차량의 연비에 큰 영향을 주지 않는다. 하지만 엔진이 6,000 rpm 정도의 높은 회전속도를 갖는 고속 주행 및 급가속인 경우 커버의 터널의 적용으로 공동현상 발생을 억제하여 제로터 펌프의부하를 감소시켜 변속에 의한 연비에 영향을 줄 것으로 예측된다. 고속 푸리에 분석(Fast Fourier transform)은 파형을워트레인 요소들의 상호작용에 의한 영향성을 간접적으로 확인할 수 있다. Fig. 8은 주파수 변화에	따른 압력변화를 보여주고 있다. 커버의 터널 존재여부는 치형 형상변화에 영향을 주지 않기 때문에 압력파형의 진동 스펙트롬은 외부 치형의 잇수인 13을 기준으로 공진 주파수가 나타난다. Model 1과 Model 2 둘 다 13 Hz와 26 Hz에서 높은 압력 맥동이 높게 나타났으며, 26 Hz 이상의 고조파가 증가함에 따라 압력 맥동이 감소하였다. 오일펌프의 회전속도가 1,000 rpm에서 Model 1과 Model 2의 경우 26 Hz에서 모두 최대 4.55 bar의 첨두압력(peak pressure)이 발생하였고 13 Hz에서도 작은 첨두압력이 발생함을 확인할 수 있다. 회전속도가 2,000 rpm에서 Model 1과 Model 2는 26 Hz에서 최대 첨두압력은 26.62 bar와 27.24 bar로 나타났다. 반면 회전속도가 빠른 6,000 rpm에서 Model 1과 Model 2는 13 Hz에서 30 bar와 36.32 bar의 최대 첨두압력이 형성되었으며 26 Hz에서 3.97 bar와 4.76 bar의 첨두압력이 형성되어 13 Hz에 비하여 크게 감소됨을 알 수 있다. 제로터 오일펌프는 내부치형과 외부치형의 중심축이 상이하기 때문에 일반적으로 기본 조화 조파수의 2배에서 높은 첨두압력이 발생한다. 하지만 회전속도가 6,000 rpm으로 증가는 기본 조화 주파수에서 최대 첨두 압력이 발생한 것으로 미루어 볼 때 펌프 유동의 불안정으로 질량불평형이 발생하는 것으로 판단된다. 특히, 6,000 rpm에서 최대 첨두압력의 세기는 커버 터널이 없는 Model 2에서 더 큰 첨두압력이 형성된 것으로 볼 때 커버의 터널 적용은 고속조건에서 고주파 강도를 억제할 수 있는 것으로 판단된다.
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            Pressure variation of chamber with/without a tunnel
          
          

          

        

        
          
          

          Fig. 8 
				
          

          
            Pressure variation in the chamber according to the frequency
          
          

          

        

      

    

    

  
    
      5. 결	론
      본 연구는 자동변속기 오일펌프용 제로터 오일펌프의 커버의 터널 유무에 따른 펌프 성능을 해석적으로 조사하였으며 아래와 같은 결론을 얻었다. 제로터 오일펌프의 커버의 터널 유무는 회전속도 변화에 따라 토출유량과 체적효율에 대한 영향성은 미미하였다. 터널 유무는 회전속도가 1,000 rpm에서 2,000 rpm에서 거의 영향을 주지 않았지만 고회전 속도인 6,000 rpm에서 토크 부하를 감소시키는 효과가 나타났다. 해당 특성은 고회전에서 챔버에서 체적변화에 따라 나타나는 공동현상이 억제되어 맥동압이 감소되었기 때문이다. 또한 6,000 rpm에서 첨두압력은 터널이 존재하는 Model 1이 터널이 없는 Model 2에 비해 첨두압력이 낮게 형성되었다. 이로 미루어 볼 때 커버의 터널의 존재는 토출유량의 영향성은 거의 없으나 고회전 조건에서 캐비테이션 발생을 억제하여 토크 부하, 소음 및 진동을 감소시킬 수 있다고 판단된다.
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