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ABSTRACT 

 
A very abnormal vibration was occurred at the LP(low pressure) turbine continuously during the pre-operation 

for a 550MW class USC(ultra super critical) steam turbine. This vibration was initiated at the rotating speed of 
about 3,450rpm and then the vibration amplitude was highly increased the number by 2 ~ 3 times with the increase 
of the rotating speed to the rated speed(3,600rpm). In this paper, this abnormal vibration named spike vibration. 
This spike vibration was caused by the rubbing between the rotating bucket tip seal and the Lower Half of spill 
strip. Also, this paper presents the mechanism of the spike vibration and the proper method to eliminate this 
abnormal vibration problem. This result would be good practice to find the solution of similar high vibration in the 
USC steam turbines for power plant as well as industrial rotating machineries. 

1. 서 론 

현재 국내 표준 화력발전소(출력 500MW 급) 
의 주기기는 관류형 보일러, 충동형 터빈, 2 극 발
전기로 구성되며, 주증기 압력과 온도는 각각 
241bar, 538℃이고, 재열증기의 압력과 온도는 각각 
41bar, 538℃인 초임계압(SC, Super-Cricitcal) 증기 
조건으로 운전되고 있다. 그러나 세계 발전시장에 
대한 경쟁력 제고 및 한층 강화되는 환경규제를 
만족할 수 있는 발전소의 건설을 위해서는 공급증
기의 온도 및 압력을 크게 높임으로써 기존 표준 
화력 터빈 대비 보다 고효율(1)(2)/친환경적인 차세
대 초초임계압(USC, Ultra Super-Critical) 증기터빈
을 적극적으로 개발/적용해야 되는 실정이다.  

이와 같은 세계 화력 발전 기술의 개발 추이에 
따라 국내에서는 최근(2007 년 3 월 현재) 출력 약 
500~550MW, 주증기/재열증기의 온도가 각각 
566/596℃의 초초임계압 화력발전소 3 기를 건설하
여 상업 운전하고 있으며, 향후 6 기의 동일 모델

들이 순차적으로 상업 운전할 예정이다. 아울러 
출력 1,000MW, 600 (610~621 )℃ ℃ 급의 대용량 초초
임계압 화력발전소의 주기기들이 현재 연구/개발 
중에 있다(3).    

특히 이들 주기기들 중에서 차세대 터빈 부문
에 대한 주요 기술로는 USC 설계개념을 적용한 
터빈 통합 설계 시스템의 구축 기술, 고온/고압 대
용량화에 따른 열성능 증대를 위한 고효율 블레이
드의 설계 기술(4), USC 조건에 맞는 Nozzle Box 와 
케이싱의 구조해석 기술, 운전 효율과 동적 안정
성의 측면에서 항상 상반되는 역학적인 관계를 고
려해야 되는 간극(Clearance) 설계 기술 그리고 한
층 더 가혹해지는 운전조건을 감당할 수 있는 회
전축계의 동특성 해석 기술 등이 그 핵심 기술로 
평가될 수 있다. 

그러나 기존 표준 화력 터빈 대비 많은 운전조
건들이 크게 변경되는 차세대 초초임계압 화력 발
전소가 제대로 상업 운전되어 산업체 전반과 가정
에 안정적인 전력을 공급하기 위해서는 무엇보다
도 터빈 회전축계가 고진동 없이 설계 허용치를 
충분히 만족하며 연속 운전 되어야 한다.  

그 이유는 터빈에서 고진동이 발생하여 동적 
안정성을 확보할 수 없게 되면 아무리 운전효율이 
우수한 초초임계압 발전소가 건설된다 하더라도 
제대로 된 시운전을 수행할 수 없음에 의해 준공 
일정에 막대한 차질을 빚음은 물론 상업 운전 중
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에도 전력을 안정적으로 생산할 수 없게 되어 엄
청난 경제적 손실을 발생할 가능성이 높아지기 때
문이다. 

일반적으로 대형 터빈/발전기에서 흔히 발생될 
수 있는 고진동의 대표적인 원인으로는 로터 등과 
같은 핵심 기계요소의 설계 잘못, 회전축의 과도
한 질량 불평형, 축정렬 불량, 베어링 및 지지대 
등의 설치 잘못, 운영자의 운전 부주의 또는 터빈
의 회전부와 정지부의 직접적인 접촉, 즉 러빙
(rubbing) 등에 의한 것들로 분류할 수 있다(5). 

그러나 최근 건설된 국내 최초 550MW 급 초초
임계압 화력발전용 증기터빈에서 기존의 일반적인 
터빈의 진동 현상과는 그 특성이 크게 다름에 의
해, 통상적인 원인 분석으로는 그 발생 메커니즘
을 명확하게 규명할 수 없는 특이한 고진동 현상
이 발생되었다. 부연하면 전체 터빈이 초기 기동
(Rolling)되어 정격회전속도(3,600rpm)까지 승속되
는 동안 약 3,450rpm 부근에서 진동이 갑자기 성
장하기 시작하여 정격회전속도에 이르면 거의 운
전 정지치(Trip Value, 230μm) 근처까지 급성장하는 
현상이 저압터빈에서 연속적으로 발생하였다. 본 
현상은 국내는 물론 국외에서도 그 현상이 전혀 
소개되지 않은(6)(7) 그리고 그 발생 현상이 거의 발
생되지 않았을 것으로 추정되는 특이한 이상진동 
현상으로 평가된다. 

본 논문에서는 상기 언급한 차세대 초초임계압 
증기터빈에서 발생한 이상 고진동 현상을 Spike 
Vibration 으로 명명하고, 이와 같은 이상진동의 주 
원인이 국내 최초로 공급한 550MW 급 초초임계
압 터빈의 운전 효율을 보다 향상시키기 위해 저
압 터빈의 회전 버켓 Tip Seal 의 간극을 최초 설
계치 대비 다소 감소시킴에 의해 버켓 Tip Seal 과 
고정체의 하부(Lower Half)가 러빙되어 초래된 현
상임을 밝힌 진단 사례를 제시코자 한다. 이 진단 
사례를 통해서 밝혀진 이상진동 현상에 대한 메커
니즘은 본 터빈과 동일 모델의 초초임계압 터빈은 
물론 보다 용량 격상될 1,000MW 급 차세대 초초
임계압 화력발전용 증기터빈의 유사 고진동 현상 
방지를 위한 설계, 제작, 설치 등을 위한 기술적 
자료로도 매우 유용하게 활용될 수 있을 것으로 
사료된다. 

 

2. 진동 현상 

Fig. 1 은 정격출력 550MW 인 초초임계압 증기 
터빈/발전기의 개략도를 보여주고 있다. 터빈의 정
격 운전속도는 3,600rpm 이며, 고⋅중압터빈(HIP 
Turbine), 저압터빈(LP Turbine)-A, 저압터빈-B 그리
고 발전기로 구성되어 있다. 전체 터빈 로터는 유
체윤활 저널베어링으로 지지되며, 고⋅중압 터빈 로
터의 양단 및 저압터빈-A 의 첫번째 베어링으로는 

틸팅패드 저널베어링이 사용되며 발전기 로터를 
포함하여 나머지 베어링으로는 모두 타원형 저널
베어링이 사용되고 있다. 
 

Fig. 1 Schematic of a 550 MW USC Steam Turbine & 
Generator 

 
본 터빈/발전기의 진동은 각 베어링에 2 개씩 

설치되어 있는 비 접촉식 변위센서에 의해서 측정
되며, 진동 분석은 터빈/발전기 전용 진동 분석 시
스템을 이용하였다. 본 터빈의 진동 경고치(Alarm 
Value) 및 정지치(Trip Value)는 각각 Peak-Peak 로 
150μm, 230μm 이다. 본 논문에서는 각 베어링 별 
2 개의 진동센서 중에서 진동치가 크게 측정되는 
센서의 값을 기준으로 모든 평가를 수행하기로 한
다. 

Fig. 2 는 터빈/발전기가 초기 기동하여 정격회
전속도(3,600rpm)까지 승속되는 동안 일부 회전속
도 구간(2,900  3,600rpm)에 대한 각 베어링들의 
진동 경향을 보여주고 있다. 이 경우, 회전 승속 
중 각 베어링으로 공급되는 윤활유의 온도를 적정
한 온도(약 38~40°C)까지 승온 시키기 위해 약 
3,000rpm 에서 1 시간 정도 터빈의 회전속도를 유
지(Holding)시키는 과정을 거친다. 이 과정을 통해 
베어링의 공급온도가 운전 기준치에 부합되면 다
시 회전속도를 승속하게 된다. 이 때 Fig. 2 에서 
볼 수 있는 바와 같이 특히 LP-B(저압터빈-B) 로
터를 지지하고 있는 T6 베어링의 진동이 약 
3,450rpm 부터 크게 상승하기 시작하여 정격회전
속도인 3,600rpm 에 이르기까지 약 1 분 정도(회전
승속율: 120rpm/min 기준)의 짧은 시간 내에 거의 
2 배 이상으로 진동이 크게 상승하게 되는 매우 
특이한 이상진동 현상이 발생되었다.  

본 현상은 터빈을 최초 기동(Initial Rolling) 했
을 경우에는 전혀 발견되지 않았으나 약 3 차 기
동 시부터 점차적으로 발생하기 시작하여 그 이후
부터는 매 기동 시마다 소멸되지 않고 거의 동일
한 진동 현상을 보이며 반복/재현되는 경향을 나
타나게 되었다. 본 논문에서는 상기 이상진동 현
상이 매우 짧은 회전속도 구간(3,450  3,600rpm) 
내에서 급속하게 진동이 성장하기 때문에 Spike 
Vibration 으로 명명한다.    
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Fig. 2 Variation of vibration trends with the increase of 

rotating speed 
 
또한 주목할 점은 본 터빈의 Spike Vibration 현

상이 T6 베어링에만 국한되지 않고 T4 베어링에
서도 실제적으로는 발생되고 있다는 것이다. 이는 
Fig. 2 에서 볼 수 있듯이 공급 윤활유의 온도를 
운전 기준치에 부합시키기 위해 회전속도를 약 
2,900~3,100rpm 으로 Swing 시키는 경우, 약 
3,100rpm 에 도달할 때 진동치가 크게 상승하는 
현상이 연속적으로 반복/재현되기 때문이다. 그러
나 T4/T6 베어링을 제외한 나머지 고⋅중압 터빈 
및 발전기 로터를 지지하는 베어링에서는 본 현상
은 전혀 발생하지 않음을 알 수 있다.  

 

3. 진동데이터분석 및 원인 추정 

본 논문에서는 Spike Vibration 의 근본 원인을 
정확하게 규명하기 위하여 터빈의 운전 중 측정되
는 대표적인 진동 및 관련 데이터들을 분석/평가
하고자 한다.  

 

3.1 진동 주파수 분석 
Fig. 3 은 Spike Vibration 이 발생할 경우에 대한 

진동 주파수의 성분을 보여주고 있는데, 주 진동
성분은 대부분 회전동기성분(1X)이나, 회전속도의 
2 배수 진동성분(2X)도 공존하고 있음을 알 수 있
다. 다시 말하면 진동이 크게 성장하는 회전속도 
구간(3,450  3,600rpm)에 있어서 실제적으로 
Spike Vibration 을 야기시키는 주 진동 성분은 회
전속도 성분과 관련된 것임을 알 수 있다. 
대형 증기터빈에 있어서 5 분 이내의 짧은 시간 
내에 1X 진동성분이 급속히 성장하는 경우는 물
유입(Water Induction)과 같은 특별한 상황을 제외
하고는 대부분 정격회전속도에서 장시간의 무부하
/저부하 운전 시, 러빙에 의해 로터의 열적 굽힘이 
발생되어 최소 약 30 분 동안 진동이 꾸준하게 성

장하는 것이 일반적이다. 그러나 본 경우는 회전 
승속 중 특정한 회전속도 구간에서 약 1 분 내에 
진동이 2 배 이상으로 급격히 성장하기 때문에 로
터의 열적 굽힘과 같은 현상이 발생될 시간적 여
유가 없다. 따라서 로터가 Diaphragm Packing 또는 
Gland Packing 등과 직접적인 접촉에 의해 진동이 
급격하게 상승하는 심한 러빙(Heavy Rubbing)에 의
한 고진동 현상으로 평가할 수는 없다. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 3 FFT Analysis of T6 Bearing 
 

아울러 특정 회전속도 구간에서 진동이 급격히 
상승하는 원인 중의 하나로는 유체윤활 저널베어
링으로 지지되는 특이한 진동원인 중의 하나인 
Oil Whip 현상을 가정할 수 있는데, 본 경우는 주 
진동주파수 성분이 1X 이므로 Oil Whip 의 가능성
도 배제할 수 있다.    

 

3.2 회전 궤적(Orbit) 분석 
Fig. 4 는 Spike Vibration 이 발생할 경우에 대한 

T6 베어링의 회전 궤적을 보여 주고 있는데, 전형
적인 8 자형 및 눈물방울(Tear Drop)형이 발생되고 
있음을 알 수 있다.  

 
 
 
 
 
 
 
 
 

Fig. 4 Orbit of T6 Bearing 
 
일반적인 경우 8 자형 궤적은 축정렬 불량

(Misalignment)이 다소 심한 경우에 발생되는 현상
이며, 눈물방울형은 가벼운 러빙(Light Rubbing)이 
발생했을 경우 또는 회전체가 고정체와 충돌
(Impact Spot)하는 경우에 나타나는 현상으로 평가
된다. 본 경우는 8 자형과 눈물방울형이 공동 발견
됨에 따라 축정렬 불량과 터빈 내부에서 회전체와 

2,900 ~ 3,100rpm2,900 ~ 3,100rpm

T6 

T4 

3,450rpm 

3,600rpm

1X 
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고정체가 특정 영역에서 비교적 가벼운 러빙이 발
생되고 있는 것으로 평가된다. 왜냐하면 3.1 에 기
술한 바와 같이 본 경우는 결코 심한 러빙(Heavy 
Rubbing)으로 평가할 수 없기 때문이다.  

 

3.3 축 중심선(Shaft Centerline) 분석 
Fig. 5 는 T6 베어링과 T7 베어링의 회전속도에 

대한 축 중심선의 이동을 보여주고 있다. 일반적
으로 축 중심선의 이동은 베어링 내에서 로터의 
부양량을 파악함으로써 베어링의 정상적인 동압 
형성 가능성을 평가하고 또한 베어링 패드의 마모 
상태를 간접적으로 점검하는 용도로 사용된다. 

그러나 Fig. 5 에서 알 수 있는 바와 같이 T7 
베어링의 경우는 회전속도의 증가에 따른 전형적
인 축 중심선의 이동을 나타내는 반면, T6 베어링
의 경우는 정상적인 축 중심선의 이동 경로를 나
타내지 못하고 있음을 알 수 있다. 물론 T7 베어
링은 발전기 로터를 지지하는 베어링이므로 저압
터빈 로터를 지지하는 베어링과는 지지대의 구조 
및 관련 특성들이 다를 수 있겠지만 수차례의 반
복적인 재 기동을 통한 T6 베어링의 축 중심선 
이동은 상당히 비정상적인 것으로 평가할 수 없다. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Fig. 5 Shaft Centerline Plot of T6 & T7 Bearing 

 
이와 같은 경우, 평가할 수 있는 기술적 평가

는 베어링 내 로터의 비 정상적인 부양으로 인해 
당초 설계자가 구현하고자 했던 베어링 유막의 동
특성(강성 및 감쇠계수)이 다소 변경됨에 따라 동 
베어링으로 지지되는 로터의 진동특성 또한 크게 
변화될 가능성이 많을 것으로 평가된다. 이 때, 무
엇보다도 중요한 것은 정지 상태에 대한 정격회전
속도에서 베어링 내 로터의 최종 부양 위치인데 
진동 센서 지그의 열적 늘어남을 고려할 경우, T6 
베어링 내에서 로터의 최종 부양 위치는 분명히 
비 정상적인 상태인 것으로 평가된다. 

 

3.4 위험속도 해석 결과 분석 
Table 1 은 본 LP-A 및 LP-B 터빈에 대한 위험

속도(Critical Speed)의 해석 결과를 보여주고 있다. 

표에서 알 수 있는 바와 같이 저압터빈 각각의 2
차 위험속도는 3,189rpm 및 3,356rpm 인데 해석 결
과의 오차 및 상업 운전 중인 유사 터빈의 실제 
운전 결과를 고려할 경우, LP-A 터빈은 약 
3,100~3,200rpm 대에 그리고 LP-B 터빈은 약 
3,500~3,700rpm 대에 2 차 위험속도가 존재하는 것
으로 평가된다. 상기 위험속도의 평가 결과를 참
조하게 되면 T4 및 T6 베어링에서 발생되는 Spike 
Vibration 은 모두 각 저압터빈의 2 차 위험속도 근
처에서 발생되고 있음을 알 수 있다. 

 
Table 1 Critical Speed of Low Pressure Turbine 

 LP-A LP-B 
1 차 위험속도 1,380 rpm 1,470 rpm 
2 차 위험속도 3,190 rpm 3,360 rpm 

 
그러나 동적 안정성이 무엇보다도 강조되는 대

형 증기터빈을 설계할 경우, 회전축계의 위험속도
를 정격회전속도 근처에 위치시킬 경우에는 반드
시 감쇠특성이 설계기준치를 만족되도록 설계하게 
된다. 따라서 본 터빈의 경우도 비록 위험속도가 
정격회전속도 근처에 존재하지만 감쇠특성은 분명
히 설계기준치를 충분히 만족하고 있음을 확인하
였다. 그럼에도 불구하고 본 터빈의 경우는 Spike 
Vibration 이 2 차 위험속도에서 발생한 것은 축계 
진동해석 자체의 오류에 기인된 것이 아닌 어떤 
다른 원인에 의해 회전축계의 감쇠특성이 크게 저
하된 결과로 평가될 수 있다.   

 

3.5 진동 원인 추정 
상기 진동 데이터 및 해석 결과들의 분석을 통

하여 본 Spike Vibration 은 대형 증기터빈에서 일
반적으로 발생하는 회전체와 고정체와의 직접적인 
러빙에 의한 로터의 열적 굽힘 증가에 기인된 고
진동은 아니며, 어떤 예기치 못한 원인에 의해 T4 
및 T6 베어링의 감쇠특성이 변경되어 저압터빈의 
회전속도가 2 차 위험속도를 통과 또는 인접할 때 
진동이 크게 성장하는 현상으로 평가된다. 

따라서 본 이상진동에 대한 근본적인 원인 규
명을 위하여 1 차적으로는 각 커플링을 분해하여 
정렬 상태를 점검/평가하고 또한 각 베어링들도 
분해하여 가공, 조립 및 설치 상태를 점검/평가하
기로 하였다. 이를 통해 특별한 문제점들이 발견
되지 않을 경우에는 후속 조치로써 2 차적으로 
LP-A/B 터빈을 완전 분해하여 내부 점검을 수행
하기로 하였다. 여기서, 내부 점검 사항으로써 가
장 주목해야 될 사항은 회전체와 고정체 간의 간
극 점검이 되겠는데, 이 경우에는 Fig. 6 에 나타낸 
바와 같이 특히 회전체인 버켓 Tip Seal 과 고정체
인 Spill Strip 과의 간극 점검과 손상 유무를 엄밀
하게 평가하는 것이 주요 사항으로 판단되었다.  

T6 T7 
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Fig. 6 Clearance of Bucket Tip Seal & Spill Strip 

  
그 이유는 Spike Vibration 이 발생되고 있는 

550MW 급 초초임계압 터빈의 경우는 터빈의 효
율 향상을 위해 기 상업 운전 중인 500MW 급 초
초임계압 터빈 대비 버켓 Tip Seal 의 상/하 간극을 
약 30% 정도 감소시켰기 때문이다.  

 

4. 저압터빈 분해 및 점검 

4.1 커플링 정렬 상태 점검 
본 터빈/발전기는 Fig. 1 에서 볼 수 있듯이 각 

4 개의 로터들이 3 개의 커플링으로 체결되어 있다. 
본 논문에서는 Spike Vibration 의 발생 원인을 규
명하기 위하여 “B”와 “C” 커플링을 분해하여 정
렬상태를 점검하였다. 그 결과, “B” 커플링은 초기 
설치상태를 거의 그대로 유지하고 있는 반면 “C” 
커플링은 초기 설치 상태 대비 수직방향으로 약 -
7/100mm, 수평방향으로 약 15/100mm 가량 변경되
어 있었다. 본 커플링 정렬 상태는 비교적 큰 변
화량이지만 “C” 커플링과 인접한 T6 베어링의 
Spike Vibration 의 발생 메커니즘을 설명할 수는 
없는 것으로 평가되었다. 

 

4.2 베어링 상태 점검 
LP-B 터빈을 지지하고 있는 T5 및 T6 베어링

을 분해/점검한 결과, 각 베어링들의 가공 상태는 
설계 기준치를 만족했으며, 주요 설치 상태들 즉, 
Tilt/Twist/Pinch 값들은 설치 기준치를 충분히 만족
하고 있었다. 따라서 베어링의 가공 및 설치 불량
에 의해 본 이상진동 현상이 발생한 것은 아닌 것
으로 평가되었다. 

 

4.3 저압터빈 내부 점검 
상기 4.1 및 4.2 절에 기술한 바와 같이 본 이

상진동 현상을 충분히 설명할 수 있는 문제점들은 
LP-A/B 터빈의 외부 항목의 점검을 통해서는 거
의 발견되지 않았다. 따라서 본 논문에서는 T4 및 
T6 베어링에서 발생되는 Spike Vibration 에 대한 
보다 정확한 메커니즘을 규명하기 위하여 저압터
빈(LP-A/B)의 내부를 분해/점검하기로 결정하였다. 

본 저압터빈을 분해/점검한 결과, 3.5 절에서 추
정한 바와 같이 Diaphragm Packing 에서는 러빙의 
흔적이 거의 발견되지 않은 깨끗한 상태였다. 그
러나 LP-A 및 LP-B 터빈 모두 회전 버켓들의 
1/2/3 단 Tip Seal 에서 비교적 큰 손상이 발견되었
는데, 그 이유는 이들 회전 버켓의 Tip Seal 이 
Spill Strip 의 하부(Lower Half) 약 15~135° 부위와 
집중적으로 접촉 되었기 때문이다. Fig. 7 은 회전 
버켓의 Tip Seal 과 직접적인 러빙에 의해 손상된 
Spill Strip 의 하부 사진을 보여주고 있다. 현장 여
건 상 깨끗하게 촬영되지는 않았지만 하부 Spill 
Strip 의 Tooth 가 뚜렷하게 손상된 것을 발견할 수 
있는데 심한 부위는 약 0.2mm 까지 마모가 발생
되었음을 확인할 수 있었다. 

 
 
  
 

 
 

  
 

 
   
  

 
Fig. 7 Damage of Spill Strip (LP 2’nd Stage, LP-B) 

 

5. Spike Vibration 발생 메커니즘 

본 손상을 통해서 판단할 수 있는 기술적 사항
은 터빈이 회전 승속되는 동안 저압터빈의 버켓 
Tip Seal 이 Spill Strip 의 하부와 직접적으로 접촉됨
에 의해 베어링 내 로터는 Fig. 5 에서 볼 수 있는 
바와 같이 정상적으로 부양되지 못했던 것으로 평
가된다. 이는 로터와 베어링 사이에 형상되는 유
막의 감쇠특성을 크게 변경시키는 결과를 초래하
여 궁극적으로는 저압터빈의 로터가 위험속도를 
통과 또는 인접할 때 과대진동이 발생된 것으로 
평가된다. 

또한 버켓 Tip Seal 과 Spill Strip 의 하부는 비록 
직접적인 접촉으로 인해 이상진동 현상을 야기하
였지만 러빙 측면으로 보면 비교적 가벼운 러빙으
로 작용되었기 때문에 Fig. 4 와 같은 눈물방울형
의 회전 궤적이 형성된 것으로 판단된다. 

BUCKET 
TIP SEAL 

LP 1’st stage 

DIAPHRAGM 
PACKING 

LP 2’nd stage 

SPILL STRIP 
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6. 대책 적용 및 결과 

본 터빈에서 발생한 Spike Vibration 은 회전승속 
중 저압터빈의 버켓 Tip Seal 이 Spill Strip 의 하부
와 직접적인 접촉에 의해 야기된 것으로 규명되었
다. 여기서, 러빙이 발생한 위치가 상부가 아닌 하
부가 된 것은 회전 승속 시 베어링 내 로터의 부
양과 출력 운전 시 저압터빈 케이싱 내 진공 형성 
등에 의해 운전 중 상부 간극이 크게 감소되는 것
을 고려하여 상부 간극 대비 하부 간극을 약 7:3
의 비율로 설치했기 때문이다. 

그러나 본 이상진동 현상은 상부 간극 대비 하
부 간극의 설치 비율의 오류에 의해 기인된 것이 
아니라 터빈의 효율 향상을 위하여 저압 터빈의 
버켓 Tip Seal 의 상/하 간극을 초기 설계치 대비 
약 30% 정도 감소시킴에 의해 기인된 것으로 평
가된다. 따라서 본 Spike Vibration 현상을 근본적
으로 방지하기 위해서는 현장 가공된 버켓 Tip 
Seal 의 상/하 간극을 초기 설계치대로 재 가공하
여, 특히 하부 간극을 충분히 확보하는 것이 가장 
타당한 해결책임을 알 수 있다.  

단, 운전 효율의 저하를 최소화하기 위해 LP-A 
터빈의 버켓 Tip Seal 간극은 현 설치대로 유지하
기로 결정하였다. 그 이유는 T4 베어링에서 발생
하는 Spike Vibration 은 약 3,100rpm 부근에서 발생
하므로 회전 승속 중 진동이 일시적으로 증가 후 
정상화됨으로 터빈의 운전에 있어서 큰 문제가 되
지 않기 때문이다. 

Fig. 8 은 LP-B 터빈의 버켓 Tip Seal 간극을 확
대 가공 후 터빈을 재 조립하고 운전했을 경우에 
대한 각 베어링의 진동 경향을 보여주고 있다. 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 8 Variation of Vibration Trends with the Increase of 

Rotating Speed after Enlargement of Tip Seal 
Clearance  

 
그림에서 볼 수 있는 바와 같이 크게 문제가 

되었던 T6 베어링의 Spike Vibration 은 소멸되었고 

진동치는 45μm 이하로 매우 안정화 되었다. 또한 
약 110% 과속도 시험(Over-speed Test) 및 정격출력
운전(550MW)을 비롯한 각종 시험 운전에서도 안
정적으로 운전되게 되었다. 단, LP-A 터빈의 경우
에는 Tip Seal 간극을 현 상태로 재 조립하였기 때
문에 T4 베어링의 진동은 회전 승속 중 2 차 위험
속도를 통과할 경우에 일시적으로 상승된 후 안정
화됨을 볼 수 있다. 

 

7. 결 론 

본 논문은 550MW 급 초초임계압 증기터빈의 
저압터빈에서 발생한 Spike Vibration 의 주요 현상
을 소개하고, 본 이상진동이 발생한 근본 원인 및 
발생 메커니즘을 규명하였다. 본 터빈에서 발생한 
Spike Vibration 은 회전 승속 중 저압터빈 버켓들
의 1/2/3 단 Tip Seal 이 Spill Strip 의 하부와 직접적
으로 러빙됨에 의해 야기된 것으로 평가되었다. 

따라서 본 Spike Vibration 현상을 근본적으로 
방지하기 위해 현장 가공된 버켓 Tip Seal 의 상/하 
간극을 재 조정/가공하여, 특히 러빙이 발생되고 
있는 하부 간극을 충분히 확보하는 대책을 적용하
였다. 상기 대책을 적용한 결과, 본 터빈에서 발생
한 특이한 이상진동 현상인 Spike Vibration 은 더 
이상 발생되지 않게 되었다.  

본 사례 연구를 통해 규명된 이상진동 발생 메
커니즘은 향후 국내에 연속 공급될 동일 모델의 
초초임계압 터빈은 물론 한층 용량 격상될 
1,000MW 급 차세대 초초임계압 화력발전용 증기
터빈의 유사 고진동 현상 방지를 위한 기술 자료
로도 매우 유용하게 활용될 수 있을 것으로 사료
된다. 
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