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ВСТУП 

Найстаріші нафтові родовища цкраїни зосереджені на заході. ц Галичині 

Про нафту знали з давніх часів, у всій прикарпатській смузі від Добромиля до 

Биткова й Кут, ще здавна чорна горюча рідина просочувалась на поверхню 

землі і люди копали там колодязі, тим самим започатковуючи таку важливу 

сьогодні галузь промисловості - нафтовидобувну. Перший колодязь для 

видобування нафти був викопаний в с.Ріпному ще в 1786р. На теперішній час 

на Західні цкраїні експлуатаціею нафтових родовищ займаються Долинське, 

Надвірнянське та Бориславське НГВц ВАТ "Укрнафта". Видобуток нафти з 

свердловин ведеться механізованим способом переважно за допомогою 

глибинних штангових насосних установок (СШНц), в яких у якості приводу 

використовуються верстати-качалки. Верстат-качалка в усьому світі 

залишаеться простим, надійним, а тому і самим розповсюдженим приводом. 

Разом з тим, умови його експлуатації е досить складні й впливають на 

навантаженlсть всіх механізмів та енергоспоживання привідного 

електродвигуна. 

Тому, покращення характеристик верстата-качалки е важливою задачею 

як при вдосконаленні існуючих конструкцій, так і при розробці нових 

модифікацій. За свою історію верстати-качалки постійно вдосконалювались. 

Так, в їх перших конструкціях використовувалась аксіальна схема виконавчого 

механізму з двоплечим балансиром. В цих установках тривалість робочого та 

холостого ходів точки підвіски штанг була однакова, що приводило до різних 

умов навантаження обладнання СШНУ за робочий цикл. Проте, бажання 

полегшити умови роботи глибинного обладнання та вести видобуток нафти з 

меншими експлуатаційними витратами, привела до появи нових дезаксіальних 

схем виконавчого механізму. 

Важливість правильного вибору схеми виконавчого механізму 

пояснюеться наступним: 

виконавчий механізм верстата-качалки повинен забезпечувати 

необхідний закон руху точки піцвіски штанг та мінімальні навантаження 
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глибинного обладнання. Дотримання ціеї умови дозволяе вести видобуток 

нафти з найменшими витратами на обслуговування та ремонт свердловинного 

обладнання та збільшити термін його безвідмовної роботи; 

- правильний підбір характеристик глибинонасосної установки та 

виконання якісного зрівноважування цозволяе зменшити енергоспоживання 

привідного двигуна в процесl ексллуатаціl, а отже, й веде до зниження 

експлуатаційних витрат, зменшення поломок редуктора та виходу з ладу 

пасової передачі. 

Вибір та розрахунок раціональних значень основних параметрів 

виконавчих механізмів з врахуванням найбільшої кількості параметрів 

глибинного обладнання е важливим етапом для виконання діагностики, 

прогнозування і забезпечення необхідного ресурсу роботи обладнання СШНУ. 

Актуальність теми 

Аналіз виконаних науково-дослідних робіт по дослідженню конструкцій 

існуючих верстатів-качалок та іх кінематичних характеристик, а також умов 

роботи глибинного обладнання показали, що існуе резерв для вдосконалення 

конструкцій верстатів-качалок та раціонального вибору характеристик їх 

виконавчих механізмів. 

На практиці, при експлуатації свердловини, визначення стану глибинного 

та наземного обладнання проводиться на основі порівняння дійсних 

навантажень, отриманих безпосередніми вимірюваннями, та теоретичних 

розрахунків. В зв'язку з цим важливою постае задача розробки більш 

достовірної математичної моделі свердловинної штангової насосної установки 

(СШНУ), а для створення якісних систем діагностики та управління верстатом- 

качалкою - задача моделювання стану та режимів роботи глибинонасосної 

установки, що, в кінцевому результаті, дозволить вдосконалити методики 

прогнозування стану глибинного насосу, навантаженості штангової колони та 

здtйснювати управління верстатом-качалкою з найменшими затратами енергії. 

Швидкий розвиток комп'ютерної техніки та впровадження їі в усіх 
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галузях нафтової промисловості дозволяе використовувати значні об'еми 

обчислень за короткий проміжок часу і перейти від спрощених моделей до 

математичних моделей верстатів-качалок, що враховують все більшу кількість 

геометричних, кінематичних та експлуатаційних параметрів як наземного, так і 

глибинного обладнання свердловини. 

Зв'язок роботи з науковими nporpaNiaNiu, планами, темами 

Дисертаційна робота виконувалась в рамках наступних науково- 

дослідних робіт: "Розробка методики побудови карт ізобар і визначення 

середньозваженого тиску шляхом моделювання на ПЕОМ полів пластових 

тисків" державна реестрація № 0102U00143 l(2001-2002р.); "Обгрунтування 

засобів і методів контролю параметрів і режимів роботи верстатів-качалок" 

(2002-2003р); комплексної держбюджетної теми "Розробка нових технологій 

подовження ресурсу та підвищення ефективності роботи нафтогазового 

обладнання" державна реестрація № 0104О04087 на 2004-2006р Міністерства 

освіти і науки України. 

Мета та задачі досліджень 

Метою роботи е підвищення ефективності роботи СШНУ шляхом 

раціонального вибору параметрів виконавчого механізму і забезпечення 

якісного зрівноваження верстата-кача.пки. 

Задачі досліджень: 

1. Розробити математичну модель свердловинної штангової глибинонасосної 

установки з врахуванням кінематичних і масових характеристик 

виконавчого механізму та параметрів глибинного обладнання. 

~ Розробити методику вибору раціональних параметрів виконавчого 

механізму, яка б забезпечила зменшення крутного момекту редуктора та 

навантажень опор вала кривошипа. 

З. Визначити вплив геометричних, масових та експлуатаційних характеристик 

СШНУ на крутний момент кривошипа. 
4. Провести аналіз методів зрівноваження верстатів-качалок в умовах 

експлуатації свердловин. Розробити методику виконання якісного 

зрівноваження по діючих навантаженнях точки підвіски штанг. 
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5. Розробити схему пристрою для компенсації від'емного моменту кривошипа 

та виготовити експериментальну установку для моделювання навантаження 
вузлів верстата-качалки. 

06 скпі дослідження 	свердловинна штангова глибинонасосна 

установка. 

Пред.tiгет дос.7ідження - виконавчий механізм верстата-кача.,зки. 

для розв'язку поставлених задач використовувались методи: 

теоретичної механіки та теорії механізмів і машин для формування 

математичної моделі виконавчого механізму і на їі основі визначення 

навантажень в кінематичних парах, зведеного моменту на кривошипі від 

сил опору і зрівноважуючого моменту; 

- 	теорії механізмів і машин для вибору раціональних параметрів виконавцих 

механізмів верстатів-качалок по критерію кращого зрівноважування; 

- експериментальний метод динамометрування - для отримання залежності 

дlючого навантаження в точці підвіски штанг від їі переміщення; 

- експериментальний метод зрівноважування верстата-качалки за допомогою 

амперкліщів - для контролю якості виконання зрівноважування в умовах 

експлуатації свердловини; 

математичні та фізичні методи з використанням критеріїв подібності - при 

розробці схеми експериментальноі: установки та моделюванні режимів 

роботи верстата-качалки. 

Наукова новизна одержаних результатів полягае в поглибленні та 

розвитку теоретичних та експериментальних основ дослідження та 

вдосконалення конструктивних і експлуатаційних характеристик верстатів- 

качалок. 

На основі теоретичних і експериментальних досліджень встановлено 

взаемозв'язок між геометричними, кінематичними та силовими параметрами 

виконавчих механізмів верстатів-качалок, що дозволило обгрунтувати вибір 

раціональних конструктивних параметрів з умови покращення зрівноваження, 

зменшення навантаженості окремих вузлів і деталей верстатів-качалок та 
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зменшення енергоспоживання привідних двигунів при різних режимах 

експлуатації СШНУ. 

Практичне значення одержаних результатів 

Результати досліджень, викладені в роботі, можуть бути використані: на 

заводах нафтогазового обладнання, а саме при проектуванні нових та 

вдосконаленні існуючих схем виконавчого механізму верстатів-качалок; 

нафтовидобувними підприемствами, з метою зменшення енергетичних витрат 

та підвищення ресурсу обладнання свердловинної штангової глибинонасосної 

установки; 	в системах діагностування та управліннх СШНУ на базі 

використання сучасних контролерів та ПЕОМ, при розрахунку кінематичних 

та силових параметрів верстата-качалки. 

Удосконалена схема навантажувального пристрою виконавчого 

механізму може застосовуватись для виіlробовування привоців СШНУ 

підприемствами, що займаються виготовленням верстатів-качалок і при 

дослідженні роботи глибинного штангового насоса. 

Результати досліджень [lрийняті до впровадження: 

1 У НГВУ "Долинанафтогаз" ВАТ "Укрнафта" при визначенні необхідної 

ваги противаг та місця їх розміщення на кривошипах верстата-качалки з 

врахуванням характеристик приводу, глибинного обладнання та 

використовуючи методику розрахунку на ПЕОМ. 

2 Навчальному процесі при виконанні курсового проекту по програмі "Теорія 

механізмів і машин" для студентів спеціальності 7.090217 /Обладнання 

нафтових і газових промислів. 

Особистий внесок здобувача 

Основні положення та результати дисертаційної роботи отримані автором 

самостійно. в роботах, опублікованих у співавторстві дисертанту належить: [ 1] 

- розробка математичної моделі верстата-качалки для розрахунку на ГІЕОМ; 

L2] - визначення впливу кінематичних параметрів на крутний момент 
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кривошипа; [3] — розробка алгоритму розрахунку зведеного крутного моменту 

кривошипа для балансирноі та повзункової схеми зрівноважування; [5] 
визначення зведених до точки підвіски штанг маси колони штанг та ії 

жорсткості; [6] — вибір необхідних параметрів глибинонасосної установки при 

моделюванні роботи колони пластикових штанг; [7] — аналіз основних станів 

глибинного насоса та створення їх математичної моделі; [8] — розробка схеми 

навантажувального пристрою та інформаційно-вимірювальної системи; [9] — 

розробка алгоритму визначення необхідної ваги противаг та місця їх 

розміщення на кривошипах; [ 1 10] — проаналізовано діапазон зміни 

характеристик рідини в свердловині; [109] — розроблено стенд для 

випробовування приводів свердловинних штангових насосних установок. Одна 

робота [4] виконана без співавторів. 

Апробація результатів дисертації 

Основні результати роботи доповідались та обговорювались на: 

Науково-технічних конференціях професорсько-викладацького складу 

університету, Івано-Франківськ, 1998р., 2000р.; б-ій Міжнародній науково- 

практичній конференції "Нафта і газ України - 2000, Івано-Франківськ, 2000р.; 

мlжнародній науково-технічній конференції "Надійність машин та 

лрогнозування їх ресурсу", Івано-Франківськ - Яремча, 2000р.; 7-ій науково- 

практичній конференції "Нафта і газ України 2002, Київ, 2002р., 1 3-ій 

Міжнародній науково-технічній конференції "New methods and technologies in 

petroleum geology, drilling, and reservoir engineering", Краків, 2002р., 8-ій 

Міжнародній науково-практичній конференції "Нафта і газ України - 2004, 

Київ, 2004р. 

Публікації 

За матеріалами дисертації опубліковано 1 1 робіт, з яких 3 статі в фахових 

виданнях України, 7— у матеріалах праць і тез конференцій та 1 деклараційний 

патент на винахід. 
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Структура та обсяг цисертаційної роботи 

Дисертація складаеться із вступу, п'яти розділів, висновків, 5 додатків, 

списку викортІстаних джерел із 11 0 назв. Основний обсяг роботи становить 189 

сторінок, в тому числі б 1 рисунок та l 3 таблиць. Загальний обсяг роботи - 

216 сторінок. 



]2 

РоздІл 1 
АНАЛІЗ КОНСТРУКЦІЙ ВЕРСТАТІВ-КАЧАЛОК 

1.1. Огляд схем баланснрннх верстатів-качалок 

Сьогодні, як і раніше, з існуючих методів видобутку нафти в Україні та й в 

цілому світі, самим розповсюдженим залишається метод видобутку нафти 

штанговими глибинонасосними установками. СШПУ складаеться з двох 

основних частин: підземної - глибинного плунжерного насосу, який привоциться 

в дію колоною штанг та наземної - приводу, який складаеться з передаточного ІІ 

та виконавчого І механізмів (рис. 1.1). 

В нафтодобувній промисловості найбільш розповсюджені балансирні 

приводи штангового глибинного насоса механічної дії, які отримали назву 

верстатів-качалок. Виконавчий механізм індивідуального механічного приводу 

складаеться з наступних ланок: кривошипа - l, шатуна - 2, балансира - 3 з 

переднім - k1 та заднім - k плечами (див.рис.1). Він виконуеться по двох 

принципових схемах (рис. 1 .2). 

Найбільш поширеною та давньовідомою е схема виконання з двоплечим 

балансиром (рис. 1.2а). По цій скемі існуе б типів виконавчих механізмів, які 

відрізняються: довжиною переднього - к1 , та заднього - к, плеч балансира та 

відстанню Х, - розміщення точки з'Еднання шатуна з балансиром відносно осі 

обертання кривошипа. Якщо Х~>0 - верстати-качалки носять назву установок з 

додатнім дезаксіалом, при Хв=0 - аксіальних і при Хв<0 - з від'емним 

дезаксіалом [ 10]. 

По схемі рис. 1.26 виконуються одноплечі верстати-качалки. Застосування 

кїнематичної схеми з одноплечим балансиром дозволяе покращити динамічні 
! 

характеристики верстата-качалки, така схема е дуже зручною для застосування 

пневматичного, гідравлічного, або комбінованого зрівноважування, які 

використовуються у важких надпотужних глибинонасосних установках. Як 

правило, одноплечі верстати-качалки виконуються з від'емним дезаксіалом. 

На основі вище вказаних схем виконавчого механізму розроблено кілька 
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І 

 

Рис.1.1 Загальний вигляд балансирного приводу глибинонасосної установки 



г 

Рис. 1.2 Схеми виконавчого механізму балансирного верстата-качалки: 
а) - двоплечого; б) - одноплечого. 

]4 
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типів верстатів-качалок. 

Так, наприклад, провідна американська компанія LUFKIN (США) широко 

рекламуЕ верстати-качалки 8 типів, розроблених з врахуванням конкретних умов 

експлуатації, причому стандартні двоплечеві налічують понад 70 модифікацій, а 

одноплечі — 50 [ 11 ]. 

На рис.1.3 показані такі верстати-качалки: 

а— верстат-качалка з пневматичним зрівноважуванням; 

б— загальноприйнятий верстат-качалка з кривошипним зрівноважуванням; 

в- верстат-качалка з балансирним зрівноважуванням; 

г- верстат-качалка для похилих свердловин; 

д — низькопрофільний верстат-качалка; 

ж— одноплечий верстат-качалка типу Mark 11; 

з — пересувний верстат-качалка типу "бігун"; 

е— реверсивний верстат-качалка з покрашеною геометріею. 

Ці типи верстатів-качалок використовуються при експлуатації свердловин 

різних характеристик та глибин і на основі них розроблено десятки модифікацій 

пристосованих для конкретних умов роботи. 

для радянських штангових свердловинних установок [ 12] стандартом 

1966р. було передбачено випуск 20 типорозмірів двоплечих верстатів-качалок 

аксіального типу СК вантажопідйомністю від 15 до 200 кН. 

При створенні розмірного ряду враховувалась уніфікація вузлів та 

елементів з тіею метою, щоб звести до мінімуму кількість швидкозношуючих 

вузлів і, тим самим, спростити виготовлення, ремонт та обслуговування 

верстатів-качалок. для цього з 20 типів установок 9 було виконано як базові, а 

інші 11 як їх модифікації, які класифікувались по таких ознаках: 

1) по зміні співвідношення довжин переднього та заднього плеч балансира, 

що приводило до зміни вантажопідйомності та довжини ходу верстата-качалки; 

2) по застосуванню редуктора з іншим обертовим моментом. 

Основним виробником всіх верстатів-качалок в СССР був завод 

"Бакинский рабочий" [ 12]. Крім аксіальної схеми за галузевим стандартом ОСТ 
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а) 
	

б) 

В) 
	 Г) 

Д) 
	 Ж) 

3) 
	

е) 

Рис. 1.3 Типи верстатів-качалок фірми LUFKIN (США) 
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2б_ 1 б_Og-87 заводом "Бакинский рабочий" випускались верстати-качалки 

дезаксіального типу таких шести типорозмірів: СКД3-1.5-710; СКД4-2.1-1400; 

СКДб-2.5-2800; СКД8-3-4000; СКД10-3.5-5600; СКД12-3-5600. Принцилова 

відмінність дезаксіальних верстатів-качалок від аксіальних в тому, що вони 

забезпечують різний час ходу штанг вгору та вниз (ср-> гр,.,.), що покращуе умови 

роботи глибинного обладнання та зменшуе навантаження приводу верстата- 

качалки. Кут дезаксіалу 0 характеризуе співвідношення між кутами робочого та 

холостого ходу (див.рис.1.2). 

В останні роки випуском верстатів-качалок дезаксіальної схеми в Росії 

займаються заводи "Вакууммаш конструкція приводу ПСН-3 в основному 

відповідае верстату-качалці СКД3-1.5-710 з деякими відхиленнями числа ходів 

(4.2-8.0 замість 5-15) , АО"Ижнефтемаш", у привода ПНШ80-3-40 всі технічні 

характеристики відповідають верстату-качалці СКД8-3-4000. ОАО "Редуктор" 

випускае верстати-качалки типу СКР, основні розміри та кінематика яких 

відповідають, найбільш розповсюдженим у вітчизняній практиці, верстатам- 

качалкам типу СК та СКД. Приводи мають кривошипну систему 

зрівноважування. 

Прикладом комбінованої кривошипно-балансирної схеми зрівноважування 

може бути верстат-качалка типу СКДТ4-1.5-71 ОА, призначений для експлуатації 

низькопродуктивних пластів при малих та середніх глибинах. 

Крім двоплечих балансирних приводів, в Росії, заводом "Уралтрансмаш", 

серійно випускаеться одноплечий верстат-качалка ПШГНОб-2.5, заводом 

"Редуктор", аналогічні верстати-качалки типів СКМРб-2.5 та СКМР12-3.5, 

компаніею "Ижнефтемаш" - серія приводів типу ОПНШ-30-1.5 [ 13]. 

В останні роки приводи штангових глибинонасосних установок стали 

випускати українські заводи: "Нафтопроммаш" ( м.Охтирка) -СК3-1.5-710; СК9- 
3.5-5500; СК і 2-3.0-5500; СК15-5-9-500 та "Важмашімпекс" (м.Київ): СК3-1.5- 

710; СК 12-3.0-5500, "Дніпроважмаш" - УСК-32-1,6-7,1; УСК-63-3,2-28; СК- 1 25-

3,2-56 та ін. [14]. 

Велика кількість схем балансирних приводів приводить до того, що 
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розробляються методики для вибору верстатів-качалок з необхіцними 

кінематичними характеристиками [15], видобуток нафти якими буде найбільш 

ефективним. 

В СІ1 ІА Національною Асоціаціею Державних Службовців з питань Енергії 

(NASEO) розроблена програма по енергозбереженню при видобутку нафти 

СШНу [ 16], згідно якої правильний підбір характеристик наземного обладнання 

та їх контроль при експлуатації дозволяе зекономити значні кошти. 

1.2. Аналіз навантажень, які сприймають механізми та деталі 

верстатів-качалок 

В числі найважливіших параметрів штангової глибинонасосної установки 

регламентуються навантаження, що діе в точці підвіски штанг, крутний момент 

редуктора та хід плунжера глибинного насосу. 

В процесі роботи верстата-качалки на його ланки діють зовнішні сили та 

моменти до яких відносяться: рушійний момент двигуна (М( ), cuna корисного 

опору, що діе на точку підвіски штанг (FkО ), сили ваги та інерції ланок 

виконавчого механізму та противаг. Важливими для аналізу навантаження опор е 

також внутрішні сили: реакції в кінематичних парах механізму, реакції опор 

редуктора та сили, що виникають в зубчатому зачепленні коліс редуктора. 

При відкачці рідини зі свердловини виникае сила корисного опору, яка діе в 

точці підвіски штанг та приймае максимальне значення при русі колони штанг 

вгору, а мінімальне при їх русі вниз [] 7]: 

Fniccк — Fcm(v) + (Fј,,(B) + Fвiбр(В ) + Frnep(г~))~ 

Frrгin — Fс,п( н ) — ( Fін(н ) + Fc,i6р( н ) + Fmep( н) ) 

де F,~1L1д , Fmin - максимальне та мінімальне значення сили корисного опору; 

Fг,ІІ( в) , Fcm(н ) - статичні (постійні) навантаження спричинені вагою штанг 

у рідині та вагою гідростатичного стовпа рідини в насосно-компресорних трубах 

(нкт); 

- інерційні навантаження, спричинені прискоренням колони 

штанг у верхній та нижній мертвих точках та інерціею стовпа рідини в момент 
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поцатку його руху; 

F(~ІС)((~)  F6'Іб(Н ) 
	- 	вібраційні 	складові 	навантаження, 	викликані 

коливаннями колони штанг; 

FІІІер( ( ), F„Іср(„ ) - сили тертя, які складаються з сил тертя штанг об труби 

та плунжера об стінки циліндра насоса, а також сил гідравлічного опору та 

гідравлічного тертя штанг і рідини. 

Оскільки складові формули (1.1) залежать від багатьох експлуатаційних 

факторів, то на даний час існуе багато методик розрахунку сили, що діе в точці 

підвіски штанг [ 18, 19, 20, 21]. Як правило, велика їх кількість пов'язана з 

різними підходами до врахування або спрощення складових формули (1.1). 

Режим роботи насосної установки може бути статичним і динамічним. 

Статичним режимом називаеться такий, для якого максимальні навантаження 

практично не залежать від динамічних складових. Критеріем для визначення 

режиму роботи установки виступае критерій Коші [ 18] : 

Lf1 	
(1-2) ~ 

де гD1 - кутова швидкість обертання кривошипа, с- '; 

L„uC - глибина спуска насоса, м; 

~- швидкість звуку в колоні штанг, м/с. 

Якщо при розрахунках гр <_ 0.35 , то рахують, що режим установки статичний 

і при цьому рекомендуеться користуватись спрощеними формулами [22] : 

І.М.Муравйова 
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F»,uv — 	+Gur»~~ . 

Д.С.Слоннеджера 
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~ 	137 , 

(1.5) 

(1.6) 

Для розрахунку мінімального навантаження користуються наступними 

формулами : 

К.Н.Мілса 

Д.С.Слоннеджера 

Н•п 
F,, — 0,75 ' ~и~т — (Gргс1 +  І3~ 

Д.О.Джонсона 

(1- 8) 

F1-~iu — 

( 
Н • п` 

~`~~'х 1 790 \ 	 , 

(1.9) 

В даних формулах використовуються наступні позначення: 

- коефіціент, що враховуе втрату ваги штанг, занурених в рідину; 

Н - хід плунжера, м; 

п- число подвійних ходів (число обертів кривошипа, об/хв.); 

Gр1() - вага стовпа рідини, що знаходиться над плунжером, Н; 

Gu~m - вага штанг в повітрі, Н. 

Незважаючи на велику кількість підходів до визначення навантаження 

точки підвіски штанг верстата-качалки, найбільш обгрунтованими та 

експериМентально підтвердженими е формули А.С.Вірновського [21]: 

Де иј. и, - коефіціенти, що залежить від співвідношення між кінематичними 



елементами  верстата-качалки; dI LI .d1111 - діаметри  плунжера  та  штанг; гр' - 

оефіцієНт  що  залежить  від  співвідношення  площ  перерізів  насосних  труб  і  

штанг; 	- деформація  штанг; А„ .,, А17Ј), Аш„, - площі  поперечного  перерізу  

плунжера, насосних  труб  та  штанг. 

Розрахунок  максимальних  та  мінімальних  значень  сили, що  діе  в  точці  

підвіски  штанг  виконуеться  для  визначення  діючих  напружень  в  штанговій  

колоні, при  побудові  теоретичної  динамограми, яка  використовуеться  для  

діагностики  стану  глибинного  обладнання  та  для  вірного  виконання  

зрівноважування  верстата-качалки. 

В  свій  час  А.Н.Адоніним, І.Г.Беловим, Л.Н.Бегляровим  було  проведено  

значну  кількість  експериментів  по  дослідженні  коливань  вільної  штангової  

колони  [23]. На  основі  цих  досліджень  було  побудовано  графіки  зростання  

інерційного  навантаження  при  поступовому  збільшенні  числа  качань  балансира  

та  запропоновано  формулу  для  визначення  граничного  числа  качань  балансира  

верстата-качалки: 

37500 
и,псгн  = 	1,5. 

І_ Н[!с' 

Відповідно  до  ціеї  формули  коливання  суттево  починають  впливати  на  

збільшення  навантаження  при  числі  качань  балансира  близько  36 кач./хв. для  

глибини  підвіски  насоса  в  1000м  та  17 кач./хв.при  збільшенні  глибини  підвіски  до  

2000м. Оскільки  існуючі  конструкції  верстатів-качалок  працюють  при  значно  

менших  числах  качань  [ 12], то  основною  складовою  динамічного  навантаження  

виступае  прискорення  точки  підвіски  штанг. 

Проте  цей  параметр  не  враховуе  довжини  ходу  плунжера  глибинного  насоса, 

яка, в  існуючих  конструкціях  верстатів-качалок, може  змінюватись  в  значних  

межах  від  0,5 до  4м  і  більше. Тому, академіком  Л.С.Лейбензоном  [23] 

запропоновано  формулу  для  розрахунку  інерційних  навантажень  з  додатковим  

врахуванням  довжини  ходу  плунжера  глибинного  насосу  та  площі  перерізу  

колони  насосних  штанг: 



n~ar 	 Н  
Еіи 	= Е• 

иас  
(1.12) 

де  Е  - модуль  пружності  сталі, МПа; 

- площа  перерізу  штанг, м̀ ; 

гр  - параметр  Коші; 

Н  - довжина  ходу  точки  підвіски  штанг, м. 

В  вище  наведених  роботах  аналізуеться  вплив  динамічної  складової  на  

максимальне  навантаження, яке  діе  при  русі  штанг  вгору. Проте  динамічні  

навантаження  діють  і  при  русі  штанг  вниз. Тому  пропонуеться  враховувати  зміну  

інерційного  навантаження  для  ходу  вгору  та  вниз  за  формулою  [22]: 

F,, 	— F,,1 ,). Td 
	 (1.13) 

де  Gŭ  - вага  колони  штанг  в  рідині; 

F,,,L,1, - сили  тертя  штангової  колони  об  стінки  НКТ; 

	

Н  • ѝ  	r~ 

	

172 ~) = 		1 ± — 

	

1789 	, 
- фактор  динамічності; 

r - радіус  кривошипа  верстата-качалки; 

- довжина  шатуна; знак  "+" приймають  для  нижньої  мертвої  точки  для  

ходу  вгору. 

Розрахунки  за  вищевказаними  формулами  не  дозволяють  дослідити  як  

змінюеться  інерційне  навантаження  на  протязі  всього  робочого  циклу, визначити  

вплив  на  нього  геометричних  параметрів  виконавчого  механізму  верстата-

качаля  ки  та  всіх  параметрів  глибинного  обладнання. 

В  наведених  вище  формулах  приймають  умови  свердловини  ідеальними. 

Тобто  їі  стовбур  приймаеться  вертикальним, навантаження  не  залежать  від  таких  

ускладнень  при  роботі  ШГНУ, як  стан  глибинного  насосу, відкладення  парафіну  

на  штанги  та  НКТ, реальної  геометрії  осі  свердловини. Тому  для  уточнення  

розрахунків  автором  [24] запропоновано  розраховувати  максимальне  

навантаження, що  діе  на  колону  штанг, вводячи  ще  одну  складову  навантаження  

F,7 - навантаження  від  тертя  запарафінених  штанг  по  насосно-компресорних  
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трубах. Додаткове  навантаження  F„ мае  початкове  значення  рівне  "0, при  роботі  

чистої  колони  штанг  і  кінцеве  F,, = F,, коли  в  запарафіненик  НКТ  заклинюеться  і  

зависае  колона  штанг. 

Формула  для  підрахунку  максимального  навантаження  з  врахуванням  

парафінування  приймае  вигляд  [24]: 

Еіпсгх  = Срід  + G,,11  	+ У12д  + 
	

(1.14) 

де  b~,- коефіціент  втрати  маси  штанг  в  рідині; 

пrд  - динамічний  фактор. 

Методика  проведення  розрахунків  з  вракуванням  ускладнення  роботи  

свердловини, пов'язаної  з  парафінуванням, дозволяе  різко  скоротити  кількість  

ремонтів, пов'язаних  з  обривом  штанг. Так, ця  методика  використовувалась  в  

НГВУ  "Лениногорскнефть" (Росія), що  дозволило  скоротити  число  ремонтів  в  

рік, пов'язаних  з  обривом  штанг  з  5,б% в  1977р. до  0,5% в  1982р. 

Іншим  фактором, що  впливае  на  навантаження, яке  діе  в  точці  підвіски  

штанг, е  профіль  та  кут  нахилу  свердловини. С.Б.Якімов  приводить  динамограми, 

які  були  зняті  на  свердловинах  з  різними  кутами  нахилу  (рис. 1.4) [25]. 

Аналіз  отриманих  автором  результатів  показуе, що  зі  збільшенням  кута  

нахилу  свердловини  різко  зростають  сили  тертя  F,- штанг  об  стінки  НКТ. Маса  

штанг  в  рідині, показана  на  динамограмах  пунктирною  лініею, знижуеться  зі  

збільшенням  кута  нахилу  свердловини, оскільки  частина  ціеї  маси  лягае  на  стінки  

НКТ. 

Умови  робота  обладнання  в  вертикальних  та  noxunux свердловинах  значно  

відрізняються. В  роботі  [26] для  врахування  cun тертя  в  noxunux свердловинах  

пропонуеться  використовувати  кутовий  коефіціент  навантаження: 

ka = соsа~. + віиа~. f,,,,, 	 (1.15) 

де 	. - кут  нахилу  свердловини; f, - коефіціент  тертя  колони  штанг  об  НКТ. 

Іншою  важливою  характеристикою, яка  дозволяе  оцінити  навантаженість  

наземної  частини  глибинонасосної  установки, е  крутний  момент, що  діе  на  валу  
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Рис. 1.4 Динамограми, зняті  на  свердловинах  з  кутом  нахилу: 
а) - 8°; б) - 16°; в) - 23°; г) - 29°; д) - 33°; 
1 — практичні; 2 - теоретична  
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кривошипа  [7,9]. 

Аналіз  ціеї  механічної  характеристики  дозволяе  також  провести  визначення  

необхідної  потужності  електродвигуна  та  виконати  зрівноважування  верстата-

качалки  [27]. 

В  загальному  випадку  зведений  до  кривошипа  момент  всіх  сил  та  моментів, 

які  діють  на  ланки  будь-якого  механізму  визначаеться  як  [28]: 

n 	 !1 

Мнр  = F~ • Ui • cos а; + 	М  і  • П  ј 	 (1.16) 
=о 	 1=о  

де  U; — передаточна  функція  і  — ї  ланки  до  якої  прикладена  сила  F;, 

а; — кут  між  векторами  сили  F; та  швидкості  точки  їі  прикладання; 

П, - передаточна  функція  j - ї  ланки  до  якої  прикладений  момент  сили  

Складність  розрахунку  складових  (1.1 6) привела  до  виникнення  спрощених  

формул  [23, 27, 29] які  повністю  не  враховують  всіх  факторів, що  впливають  на  

зміну  форми  графіка  крутного  моменту. Про  необхідність  розрахунку  ціеї  

механічної  характеристики  з  врахуванням  геометричних  параметрів  виконавчого  

механізму  вказуеться  в  роботі  [30], в  якій  розглядаються  причини  зміни  знаку  

крутного  моменту, одна  з  яких  — кінематичні  параметри  верстата-качалки. 

Розрахунок  моменту  проводився  за  формулою: 

Мн1, =Н'f .Fk.o — г • Сп11 •Sіиg1 

де  Н, г  — максимальна  довжина  ходу  точки  підвісу  штанг  і  відповідно  

радіус  кривошипа; ,и  =  V к  	- безрозмірна  швидкість  руху  точки  підвісу  
гv 1 • Н  

штанг; FkО  - сила, що  діе  в  точці  підвісу  штанг; G111, - вага  кривошипних  противаг; 

грі  — кут  повороту  кривошипа. 

В  даній  роботі  досліджуеться  характер  зміни  крутного  моменту, 

приймаючи  гармонічний  закон  руху  точки  підвіски  штанг. Разом  з  тим  

вказуеться, що  розрахунки  крутного  моменту  кривошипа, виконані  без  

врахування  впливу  кінематики, е  наближеними. Крутний  момент, розрахований  

по  простому  гармонічному  закону  руху  точки  підвісу  штанг, мае  суттеву  

відмінність  від  осцилограм  крутних  моментів, знятих  на  стендовій  свердловині. 
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В  зв'язку  з  цим, для  отримання  реальної  картини  зміни  крутного  моменту  

кривошипного  вала, необхідно  проводити  його  аналіз  з  врахуванням  як  

геометричних, так  і  експлуатаційних  характеристик  глибинної  насосної  

установки. 

1.3. Методи  зрівноваження  верстатів-качалок  

На  даний  момент  найбільшого  розповсюдження  набула  схема  

кривошипного  зрівноважування  верстатів-качалок. Дана  схема  відрізняеться  

простотою  конструкції, оскільки  противаги  розміщуються  безпосередньо  на  

кривошипі, що  полегшуе  виконання  процесу  зрівноважування. Недоліком  даної  

схеми  е  зміна  знаку  крутного  моменту  на  протязі  оберту  кривошипа, що  

приводить  до  негативних  наслідків  - ударів  зубчатих  коліс, проковзування  пасів  

пасової  передачі  та  ін. 

для  верстатів-качалок  зрівноважування  використовуеться  для  компенсації  

сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг  з  метою  зменшення  максимального  моменту  

редуктора  та  потужності  привідного  двигуна  [ 1,2, 31 ]. 

Вплив  крутного  моменту  на  потужність  привідного  електродвигуна  

прийнято  визначати  через  коефіціент  форми  крутного  моменту  [32, 33, 34]. 

Зрівноважування  верстатів-качалок  е  необхідною  умовою  для  забезпечення  

високого  коефіціенту  потужності  в  електричних  мережах  глибинонасосної  

установки  та  умовою  оптимальної  витрати  електроенергії  [35,3б]. 

Важливість  виконання  зрівноважування  пояснюеться  рис. 1.5, де  показано  

крутні  моменти  верстата-качалки  без  врахування  зрівноважуючого  вантажу  та  

при  кривошипному  зрівноважуванні. 

Як  видно, без  виконання  зрівноважування, максимальний  крутний  момент  

кривошипа  майже  в  чотири  рази  перевищуе  відповідке  значення  ніж  при  

належному  його  проведенні. 

Найбільшого  поширення  набули  три  схеми  виконання  зрівноважування: 

кривошипного, балансирного  та  комбінованого  ( див.рис.1.3 б,в.г). 

До  переваг  кривошипного  зрівноважування  можна  віднести  наступне: при  
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Рис. 1.5 Крутні  моменти, що  діють  на  валу  верстата-качалки: 
1 - без  виконання  зрівноважування; 
2 - з  виконанням  зрівноважування  
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цьому  методі  зрівноважування  інерція  мас  балансирних  вантажів  не  впливае  на  

роботу  передаточного  механізму  і  на  зусилля  в  точці  підвіски  штанг  [37] по  тій  

причині, шо  балансирні  вантажі  розміщуються  на  кривошипах. Регулювання  

зрівноважування  відбуваеться  переміщенням  противаг  вздовж  кривошипа, що  е  

досить  зручно. Знакозмінні  напруження  в  шатуні  і  траверсі  відсутні, оскільки  

вони  працюють  на  розтяг. До  недоліків  цього  методу  можна  віднести  значні  

зусилля, що  сприймаються  шатуном, підшипником  траверси, опори  балансира  і  

кривошипним  пальцем, що  створюе  важкі  умови  роботи  цих  деталей  [38]. Також  

до  недоліків  схеми  кривошипного  зрівноважування  можна  віднести  те, що  навіть  

при  повному  зрівноважуванні  виникають  від'емні  крутні  моменти  на  

кривошипному  валу, що  негативно  впливае  на  роботу  всіеї  установки  [2,9]. 

До  переваг  балансирного  методу  зрівноважування  відносяться  невеликі  

зусилля, що  діють  в  шатуні, траверсі  та  на  опору  кривошипного  вала, а  також  на  

кривошипний  палець. До  недоліків  цього  методу  можна  віднести  незручність  

регулювання  зрівноваженості, особливо  для  верстатів-качалок  середньої  та  

великої  вантажопідйомності. Також  зусилля, що  виникають  в  передаточному  

механізмі  - знакозмінні, що  впливае  на  довговічність  шарнірів  та  підвищуе  їх  

знос. При  цьому  виду  зрівноважування  від'емні  крутні  моменти  від  статичної  

частини  навантаження  практично  відсутні, але  від  сил  інерції  - зростають  [29]. 

Виходячи  з  цього, малопотужні, малої  вантажопідйомності  верстати-

качлки  виконують  з  балансирним  зрівноважуванням  інші  з  кривошипним  [10]. 

Якісно  зрівноважити  верстат-качалку  можна  тільки  користуючись  спеціальними  

номограмами  і  формулами, складеними  для  даного  типорозміру. 

Менш  розповсюджений, але  більш  якісний, метод  пневматичного  

зрівноважування  [39]. Схема  верстата-качалки  з  пневматичним  зрівноважуванням  

показана  на  рис. 1 .За. 

Виникнення  цього  методу  зрівноважування  пов'язане  з  тим, що  при  

зростанні  глибини  підвіски  насосу  або  кількості  відкачуваної  рідини  зростае  

число  аварій  штанг, підвищуеться  знос  насосів, зростають  маса  та  габарити  

наземного  обладнання. Різко  збільшуються  витрати  на  підземні  ремонти  і  
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обслуговування  наземного  обладнання. 

Верстати-качалки  з  пневматичним  зрівноважуванням  дозволяють  значно  

(до  2 раз) зменшити  вагу  потужних  глибинонасосних  установок. Суттевою  

відмінністю  верстатів-качалок  з  пневматичним  зрівноважуванням  від  

загальноприйнятих  е  те, що  виконавчий  механізм  виконуеться  тільки  по  

одноплечій  схемі  (рис. 1.26). 

На  підприемствах  України  не  виготовляються  схеми  одноплечих  верстатів-

качалок  з  кривошипною  та  пневматичними  схемами  зрівноважування. 

Оскільки  верстати-качалки  вже  давно  експлуатуються  при  видобутку  

нафти, то  постае  питання  ефективного  їх  використання. 

Відомо  [33], що  основним  критеріем, який  свідчить  про  ефективність  

використання  штангової  глибинонасосної  установки, е  їі  коефіціент  корисної  дії  

(ККД), який  визначаеться  за  формулою: 

ј7 = ј1 г  ' ~1 о  ' ~7 ' ~1 сн  ' ,7е  , 	 (1.17 ) 

де  ~г  - гідравлічний  ККД  підземної  частини  ШГН, який  характеризуе  

втрати  на  гідродинамічне  тертя  рідини  об  труби  та  штанги; 17о  - об'емний  ККД  

насоса, що  характеризуе  втрати  із-за  його  неповного  заповнення  рідиною; rJ 1, - 

механічний  ККД  підземної  частини, що  характеризуе  втрати  на  тертя  в  насосі  та  

штанг  по  стінках  свердловини; r7~.h - ККД  верстата-качалки; 1%е  - ККД  

електродвигуна. 

У  вищезгаданій  роботі  проведено  визначення  загального  ККД  

глибинонасосних  установок  НПУ  Арланнефть, Октябрьскнефть  та  

Чемагушнефть. Всього  було  досліджено  474 свердловини, обладнані  верстатами-

качалками  типу  СКН. Встановлено, що  в  досліджуваних  установках  від  15% до  

50% всіеї  витраченої  потужності  припадае  на  електродвигуни. Як  причина  

вважаеться  низьке  завантаження  електродвигунів, оскільки  тільки  7.4% двигунів  

завантажено  на  80- І  ОО% номінальної  потужності, 55% двигунів  завантажені  

веього  на  30-80% (рис. і  .б). Оскільки  експлуатаційний  ККД  залежить  від  форми  

крутного  моменту  вала  кривошипа  то  звідси  слідуе, що  резерв  підвищення  
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Рис. 1.6 Аналіз  ефективності  використання  СШНц: 
а) - графік  завантаження  електродвигунів  приводу  верстатів-качалок; 
б) - діаграма  розподілу  загального  ККД  глибинонасосної  установки  
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ефективності  видобутку  нафти  лежить  у  виконанні  якісного  зрівноважування  та  

його  контролю  на  практиці, а  також  в  правильному  підборі  необхідної  

потужності  електродвигуна. 

В  різний  час  вітчизняними  та  зарубіжними  дослідниками  запропоновано  

ряд  методик  розрахунку  потужності  електродвигуна  СШНУ  [32,40], проте  

розрахунки, виконані  по  даних  формулах  можуть  суттево  відрізнятись  [41 ]. 

Відмінність  в  розрахунках  можна  пояснити  спрощенням  розрахункових  формул, 

тоді  як  для  отримання  достовірних  результатів  необхідно  враховувати  як  можна  

більшу  кількість  як  кінематичних, так  і  експлуатаційних  параметрів  роботи  

глибинонасосної  установки. 

1.4. Шляхи  вдосконалення  верстатів-качалок  

Підвищення  ефективності  видобутку  нафти  йде  кількома  шляхами: 

• оптимізації  конструкції  існуючих  верстатів-качалок  [42, 43, 44]; 

• створенням  нових  конструкцій  глибинного  обладнання  та  приводів  

штангових  глибинонасосних  установок  [45, 46, 47, 48]; 

• розробка  пристроїв  для  виконання  зрівноважування  з  використанням  

енергії  газу, що  міститься  в  свердловині  [49]; 

• підвищенням  ефективності  використання  ШСНУ  при  експлуатації  

свердловини  [50, 51, 52, 53, 54]. 

Щодо  пошуку  оптимальних  режимів  роботи  верстатів-качалок  написано  

немало  праць  [33, 34, 55], проте  й  надалі  залишаються  шляхи  їх  удосконалення. 

Основною  задачею  роботи  привода  е  задача  необхідного  закону  руху  глибинному  

насосові  і  робота  з  максимальним  ККД  на  всіх  режимах. Оскільки  на  верстатах  -

качалках  переважно  використовуються  електродвигуни, то  автори  [56] 

пропонують  для  підвищення  ефективності  роботи  СШНУ  змінювати  закон  руху  

кривошипа  за  допомогою  регульованого  електропривода. 

В  іншій  роботі  [48] пошук  оптимального  закону  руху  точки  підвіски  штанг  

Здійснювався  шляхом  варіації  коефіціентами  поліномінального  закону  на  основі  
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математичної  моделі. В  результаті  проведеної  оптимізації  при  русі  кривошипа  

Відповідно  до  цього  закону  економія  електроенергії  складае  до  27%. 

Розрахунки  по  визначенню  та  уточненню  сили, що  діе  в  точці  підвіски  

штанг  з  врахуванням  основних  факторів, які  визначають  роботу  верстата-качалки  

[57] дозволяють  підвищити  ефективність  діагностування  обладнання. 

Крім  удосконалення  існуючих  схем  пропонуються  нові  підходи  до  

конструкції  глибинно-насосної  установки. Так, на  рис. 1.7 показана  конструкція  

приводу  свердловинного  штангового  насосу, в  якому  рух  колони  штанг  задаеться  

безпосередньо  кривошипом. Ці  верстати-качалки  мають  назву  безбалансирних. 

до  переваг  ціеї  конструкції  можна  віднести  відсутність  балансира, що  зменшуе  

металоемність  конструкції. Крім  того  траекторія  руху  точки  підвіски  штанг  

наближена  до  траекторії  руху  балансирних  вантажів, що  знаходяться  на  

кривошипі. Таким  чином, зрівноваження  даної  конструкції  краще, вага  

кривошипних  противаг  знижена. до  недоліків  верстатів-качалок  даної  

конструкції  можна  віднести  наявність  канату  значної  довжини  - гнучкої  ланки, 

довговічність  якої  менша  ніж  сталевого  балансиру  і  яка  потребуе  постійного  

контролю. 

Один  з  напрямків  підвищення  ефективності  використання  СШНУ  - 

постійний  контроль  за  параметрами  наземного  та  глибинного  обладнання. В  

Україні, нафтових  компаніях  США, Канади, Росії  та  інших  країн  розробляються  

системи  контролю  і  обслуговування  свердловинних  штангових  глибинонасосних  

установок  [58, 59, 60, 61]. Призначення  цих  систем  полягае  в  наступному: 

оптимізувати  режими  роботи  обладнання; збільшити  видобуток  нафти  і  

зменшити  їі  собівартість; виявити  несправності  обладнання  і  запобігти  аварійним  

ситуаціям; передбачити  поведінку  свердловини  в  найближчий  час. Для  

одержання  інформації  про  роботу  верстата-качалки, стан  його  окремих  вузлів, а  

також  для  визначення  технічного  стану  глибинного  насосу  використовуються  

первинні  давачі, які  розміщені  на  окремих  ланках  верстата-качалки  (рис.1.8). 

На  даний  час  існують  наступні  методи  контролю  за  роботою  верстата-

качалки: 



а) 

б) 
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Рис. 1.7 Схема  безбалансирного  верстата-качалки  
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1. Контроль  рівня  рідини  в  свердловині  при  якому  установка  

відключаеться, коли  рівень  рідини  досягае  прийому  насоса  [57](використовуеться  

для  періодичної  експлуатації). 

2. Контроль  розходу  чи  тиску  рідини, яка  поступае  із  свердловини  на  

поверхню  і  установка  відключаеться  коли  величини  цих  параметрів  зменшуються  

нижче  допустимих  значень  [60, 61]. 

3. Контролюеться  зміна  величини  струму  електродвигуна, тобто  відмінність  

величин  струму  при  ході  плунжера  вверх  і  вниз  від  середніх  значень  струму  [62]. 

4. Динамографічний  метод_ Діагностування  стану  глибинних  насосів  по  

даним  наземних  вимірів  сигналів  зусилля  на  полірованому  штоку  і  переміщення  

[63, 64]. 

5. Ватметрографічний  метод. Показником  роботи  станка-качалки  е  

потужність, що  використовуеться  з  мережі  електродвигуном  приводу  установки  

[31]. 

6. Контроль  вібрацій  полірованого  штоку  [58]. 

Всі  ці  методи  мають  свої  переваги  та  недоліки. Так  методи  запропоновані  в  

роботах  [57, 58, 60, 61, 63, 64] використовуються  для  діагностування  стану  

заглибного  обладнання, метод  [31, 62] - наземного. Використання  методу  [3 1] 

дозволяе  діагностувати  стан  всіеї  СШНУ, але  його  застосування  мае  певні  

труднощі, оскільки  на  форму  ватметрограми  впливае  стан  як  наземного, так  і  

підземного  обладнання. 

Постановка  задач  досліджень: • 
1. Розробити  математичну  модель  свердловинної  штангової  глибинонасосної  

установки  з  врахуванням  кінематичних  і  масових  характеристик  виконавчого  
механізму  та  параметрів  глибинного  обладнання. 

2. Розробити  методику  вибору  раціональних  параметрів  виконавчого  механізму, 
яка  б  забезпечила  зменшення  крутного  моменту  редуктора  та  навантажень  
опор  вала  кривошипа. 

3. Визначити  вплив  геометричних, масових  та  експлуатаційних  характеристик  

СШНУ  на  крутний  момент  кривошипа. 
4. Провести  аналіз  методів  зрівноваження  верстатів-качалок  в  умовах  

експлуатації  свердловин. Розробити  методику  виконання  якісного  
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зрівноваження  по  діючих  навантаженнях  точки  підвіски  штанг. 

5. Розробити  схему  пристрою  для  комленсації  від'емного  моменту  кривошипа  та  
виготовити  експериментальну  установку  для  моделювання  навантаження  
вузлів  верстата-качалки. 

Висновки  

1 Надалі  найпоширенішими  залишаються  верстати-качалки  двоплечої  схеми  

виконання, оскільки  довгі  роки  експлуатації  показали  їх  надійність  та  

зручність  в  обслуговуванні. 

2 Формули, що  використовуються  для  розрахунків  навантажень  вузлів  

верстата-качалки  виконуються  з  рядом  спрощень, тому  е  наближеними. 

3 для  аналізу  відмінності  між  статичним  та  динамічним  режимами  

використовуеться  параметр  Коші, який  виведений  для  ідеальних  умов  роботи, 

тому  по  ньому  не  завжди  можна  правильно  визначити  вплив  динамічних  

навантажень. 

4 Відбуваеться  лерехід  від  аксіальних  схем  виконавчого  механізму  верстата-

качалки  до  дезаксіальних, що  пов'язано  з  кращим  влливом  останніх  на  роботу  

глибинного  обладнання. 

5 Найбільш  поширеними  залишаються  схеми  СШНц  з  кривошипним, 

балансирним  та  комбінованим  зрівноважуванням, які  однак  мають  суттевий  

недолік  - зміну  знаку  крутного  моменту  кривошипа. 

6 Недосконалість  існуючих  конструкцій  верстатів-качалок  приводить  до  того, 

що  продовжуються  роботи  по  покращенню  їх  характеристик, розробки  

пристроїв  для  зменшення  діючих  навантажень  та  інформаційно-

вимірювальних  систем  для  контролю  за  станом  СШНц. 
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РОЗДІЛ  2 

КІНЕМАТИЧНИЙ  1 СИЛОВИЙ  АНАЛІЗ  БАЛАНСИРНИХ  

ВЕРСТАТІВ-КАЧАЛОК  

2.1. Математична  модель  двоплечого  верстата-качалки  

Існуючі  верстати-качалки  однакової  вантажопідйомності  різних  країн-

виробників  відрізняються  геометричними  розмірами  виконавчого  механізму  В  

табл. 2.1 наведені  для  порівняння  геометричні  характеристики  типових  верстатів-

качалок  виробництва  США, Росії, Румунії  з  вантажопідйомністю  1 2ОкН. 

Таблиця  2.1 

Геометричні  параметри  двоплечих  верстатів-качалок  

Код  верстата- 
качалки  

Радіус  
кривошипа, м  

Безрозмірні  кінематичні  
параметри  

Довжина  
ходу  

r/І  r/k k/k1 Н, м  

UP12T-3-5500 1.1 0.335 0.393 0.933 3 

СК  12-2,5-4000 1.2 0.4 0.48 1 2.5 

RM-320D-256-120 1.143 0.263 0.225 0.713 2.5 

У  зв'язку  з  теперішнім  швидким  розвитком  комп'ютерної  техніки  доцільно  

виконувати  кінематичний  аналіз  механізмів  за  допомогою  аналітичних  методів. 

для  розробки  математичної  моделі  двоплечого  верстата-качалки  скористаемось  

методом  векторних  контурів  [66], який  доцільно  використати  npu розрахунку  

кінематичних  характеристик  виконавчого  механізму  на  ПЕОМ  [67]. 

Порівняння  схем  виконавчого  механізму  проведемо  для  постійного  ходу  

точки  підвіски  штанг. 

Виконавчий  механізм  двоплечого  верстата-качалки  (рис. 2.1) являе  собою  

схему  однокривошипного  шарнірного  чотирьохланковика  з  чотирма  

геометричними  розмірами: r - довжиною  кривошипа, 1 - довжиною  шатуна, k -

довжиною  заднього  плеча  балансира  та  d - відстанню  між  опорами  кривошипа  та  



Рис. 2.1 Схема  визначення  розмірів  виконавчого  механізму  з  перевіркою  
умови  прокручування  кривошипа  
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балансира. Для  існування  чотирьохланковика  повинна  виконуватись  умова  

прокручування  , яка  більше  відома  під  умовою  Грасгофа: 

r+d</+k. 	 (2.1) 

Область  існування  параметрів  r, І, k, d — визначаеться  наступною  системою  

рівнянь  [65]: 

-r-1+k+d >0, 

(2.2) 

-r+l +к-д  > 0. 

Визначення  геометричних  розмірів  виконавчого  механізму  проведемо  

вважаючи  заданими: Н  - довжину  ходу  плунжера  глибинного  насоса; k, — 

довжину  переднього  та  k — заднього  плечей  балансира. 

Довжину  кривошипа  та  шатуна  визначаемо  з  системи  рівнянь  (рис. 2. 1): 

0І  А0 + А0 Во  = 0І  Во  
(2.3) 

А'В  - ОІ  А' = ОІ  В' 

де  А0 В0 = А'В', 0І  Ао  = 0І  А' ; 

k2 
7 

\ 21 

     

h, =2•k•sin 

   

- розмах  заднього  плеча  балансира. 

   

     

3 рівняння  (2.3) отримаемо  необхідні  розміри  шатуна  та  кривошипа: 

r = ОІ  А  = 
ОІ  вО  - ОІ  в  ; 

г  = А  в  = 
ОІ  вО  + ОІ  в  . 

2 	 2 
2.4) 

Для  визначення  швидкостей  та  прискорень  ланок  виконавчого  механізму  

запишемо  рівняння  векторного  контуру  АВО2 (рис. 2.2): 

І  = дІ  +k, 	 (2.5) 



х 2 
Х  
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Рис. 2.2 Векторний  контур  механізму  
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де  d1 = ~(Ус>> - 	+ (Х0. - Х  а  ; Х  = г  • сов(гр, ), Уа  = г  • віи(гр,) • 

Положення  шатуна  АВ  та  балансира  ВС  в  будь-який  момент  часу  

однозначно  визначаються  кутами  D2 та  гр3, які  е  функціями  кута  гр, - положення  

кривошипа. Ці  кути  знаходимо  спроектувавши  рівняння  (2.5) на  осі  координат: 

сов  грг  = д, сов  а, + k сов  (Р3 , 

s~гр, = д, ві~аг  + k sі~Ср3, 	 (2.6) і   

І  О  - у9 
де, аг  = arcIg 

   

Кути  ср, та  ср3 знаходимо  з  рис.2.2: 

~Рг  = а, + а, , 

2 + а3 , 

де  а, = arccos 
(d,2 +12 -k 

2 

а3 = arccos 
ікг

+Іг
-д,г ~ 

гд,1 2kl 

Хід  плунжера  глибинного  насоса  визначаемо  як  довжину  дуги, яку  описуе  

точка  К  головки  балансира  під  час  його  руху  від  нижньої  мертвої  точки  до  

верхньої: 

H =y•k, , 	 (2.8) 

де  у  - кут  розмаху  переднього  плеча  балансира. 

Диференціюемо  систему  рівнянь  (2.6) отримаемо  значення  перших  

передаточних  функцій  шатуна  та  балансира: 

— r • sin(гр3 — ~РІ  )  
• sin(гРз  — ~Рг  ) 

r • sin(гр, — гр, ) 
	

(2.9) 

k • sin(Ср3 — ~, ) 

Диференціюемо  систему  рівнянь  (2.9) по  куту  грј 
 

і  знаходимо  значення  

других  передаточних  функцій  шатуна  та  балансира: 

П  ►►  _ 
1 • П~г  • cos(гр, — гр3 )— k • Щг  + У  • cos(гр, ~Рз  )  , 	

• віп(СР2 — О  ) 

	
(2.10) 
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І  • П,~ — k • Пз' • сов(грг  — ~Р3) + г  • cos(гр1 — ~РЗ  ) 
k • ѕіп(СО, — Ср3 ) 

Знаючи  передаточні  функції, можна  визначити  кутові  швидкості  та  

прискорення  шатуна  і  балансира: 

гv, = П  • гv1 ; 	О3 = П', • сO1 , 

~/ ~7 

Б7 = П
,
, Cr~1 + П~~ ЕІ , Б3 = П3 • Сд1 + П, • ЕІ  

За  допомогою  передаточних  функцій  можна  знайти  положення, швидкість  

та  прискорення  будь-якої  точки  виконавчого  механізму. Найбільш  значимі  для  

кінематичного  і  подальшого  силового  аналізу  виступають  наступні  точки  

(див.рис. 2.2): 

s1, s2, s3 — точки  центрів  мас  кривошипа, шатуна  та  балансира; 

точка  Б  — центр  мас  противаг  при  кривошипному  зрівноважуванні; 

точка  В  — центр  мас  траверси  або  точка  в  яку  приводиться  маса  противаг  

при  балансирному  зрівноважуванні; 

точка  К  — одночасно  центр  мас  головки  балансира  і  точка, в  яку  

приводиться  маса  штангової  колони. 

Положення  цих  точок  в  будь-який  момент  часу  визначаеться  проекціями  їх  

координат  на  осі  Х  та  У: 

 

Х, І  _ Ї  совгр1; 
2 	 2 

   

(2.11) 

Х 	= Х  4 + 1 As 7 соs грг  ; 

ХБ  = l0, Б  СОЅ(СО1), УБ  

Хв  = Хо  1 + І0, в  соs гр3 

Ув 	= У   + І  Аѕ, sіП  гр, , 

= 1()1Б  sin(гр1 ), 

Ув  = Уо2 + lО,в  sіпгр3 

(2.12) 

Хн  = const; YK = const - координати  точки  К  незмінні  на  протязі  всього  

робочого  циклу, оскільки  це  точка  дотику  канату  до  головки  балансира. 

Для  знаходження  передаточних  функцій  швидкостей  

циференціюемо  рівняння  (2.12) по  куту  грј  й  отримаемо: 

ДанИх  ТОЧОК  



— 
У 
 •.іигр1; ПУв1 = 

У  
совгр1, г 	 г  

П.~. 2 
= П .4 —1.qs, віигр, •Пг' Пг  = п.4 +l.~s) сов  о7 • Пг , 

П  к.Б  = —1о1Б  • sin(г~1 ), Пув  = 1OјE cos(~1), 

Пу.В  =-1о7в  •sіПгр3 •П ; П~-в  =1с~,в  • совгр3 •ПЗ. 

Передаточна  функція  для  точки  К, що  належить  балансиру  запишеться  як: 

П  кк  = 0, П;~К  = 
(L) 

()) / 
3 k1 = П3 • k 1. 

ПЦе  раз  диференціюемо  рівняння  (2.13) по  куту  гр1 й  отримаемо  значення  

передаточних  функцій  прискорень: 

У 	 У  
ПХ~~ = — ~ • сов  гр1, Пув, = • sіПгр1, 

П~ 2 = П~~ —1As, совгрг  • (ПІ~ 1 — 	віпгРг  • П; , 

= ПУ. Э  —1As, sіпгр, • (П. 1 + /45 совгрг  • ПІ; , 

Пх~ = —1о,в  ' sіПг~3 • ПЗ  ; ПУ~ =1О,в  • СОЅгр3 • П3 , 

ПХ,~ = -1о,в  соs гр3 ' (ПЗ  І  — 1()2 в  ві~гр~ П3 , 

Пгв  = —1о,в  sіпгр3 • (ПЗ   + 02 В  совгр3 • ПЗ  , 

П~~ в  = —1о,в  совгр3 • (П; — 1()2В  sі~~3 ПЗ  , 

Пгв  = —1о7 в  віпгр3 • (П'~ )`~ + 1о2в  совгр3 • П . . 

Прискорення  точки  F підвіски  штанг  рівне  тангенційній  складовій  

прискорення  точки  К  головки  балансира  ан  = а, )2 , тому  проекції  його  

передаточних  функцій  можна  записати  як: 

Знайшовши  передаточні  функції, можна  визначити  швидкості  та  

прискорення  для  вищевказаних  точок: 

І 	 І  
V ~. = П  ч, • гv 1; Vy~ = П  У~ • ю  1, 

а  ~-, = П'у~~ • ю~ + П'\. • Е1; a}. = ПУ1 ю7 + 	П
,
~ • Е1. 

43 

(2.13) 

(2.14) 

П  k - = ПХк  = О; ПУК  = П~ К  = ~3 	• k 1 = П  3 ' k1 
СгІ  1 

П 	П 	О  П  П  П  k ,І 	 ІІ 	 ІІ 	 ІІ 
  Х  F = 	~- К  = 	УЕ  = 	},к  = 	3 	1 

(2.15) 



44 

де  і  - позначення  відповідної  точки. 

Рівняння  (2.1) - (2.15) складають  математичну  модель  двоплечого  верстата-

качалки  для  визначення  кінематичних  характеристик  виконавчого  механізму. 

На  рис.2.3 приведено  графіки  кінематичних  характеристик  точки  підвіски  

штанг  верстата-качалки, діапазон  значень  яких  отримано  за  допомогою  

математичної  моделі  при  зміні  відстаней  ХО2 та  УО2 (див.рис.2.2). В  якості  

базових  розмірів  прийнято  геометричні  характеристики  виконавчого  механізму  

верстата-качалки  7СК  12-2.5-4000. 

3 приведених  графіків  видно, що  геометричні  розміри  кривошипа, шатуна  і  

відстані  між  опорами  балансира  та  кривошипа  суттево  впливають  на  форму  

діаграм  переміщення, швидкості  та  прискорення  точки  підвіски  штанг. 

Важливість  вірного  вибору  геометричних  розмірів  ланок  верстата-качалки  

та  їх  впливу  на  кінематичні  характеристики  пов'язана  з  тим, що  кінематика  

виконавчого  механізму  впливае  на  екстремуми  навантаження, що  діе  в  точці  

підвіски  штанг  [37] та  крутний  момент  кривошипа  [30]. 

Проведемо  порівняння  верстатів-качалок  з  подібними  розмірами  ланок  

виконавчого  механізму  різних  країн-виробників: UP12T-3-5500 (Румунія); СК12-

2.5-4000 (Україна, Росія); RM-320D-256-120 (США). Їх  геометричні  

характеристики  приведені  в  табл. 2.1. 

На  рис.2.4 показані  графіки  аналогів  швидкостей  та  прискорень  точки  

підвіски  штанг  для  верстатів-качалок  UP 1 2Т-3-5500; СК12-2.5-4000; RM-320D-

256-120, розраховані  для  довжини  ходу  плунжера  — 2.5м  та  числі  качань  

балансира  — n = 8 кач/хв. 

3 графіка  на  рис.2.4а  видно, що  верстат-качалка  СК12-2.5-4000 виконаний  

по  аксіальній  схемі, оскільки  аналог  швидкості  рівний  нулю  при  повороті  кута  

кривошипа  на  180°. Верстат-качалка  ИР12Т-3-5500 — по  дезаксіальній  схемі  з  

від'емним  кутом  дезаксіалу, значення  аналога  швидкості  визначалось  для  

додатнього  напрямку  кутової  швидкості  кривошипа; RM-320D-256-120 - по  

дезаксіальній  схемі  з  додатнім  кутом  дезаксіалу, значення  аналога  швидкості  
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Рис. 2.3 Діапазон  зміни  кінематичних  характеристик  верстата-качалки: 
а  - переміщення; б  - швидкості; в  - прискорення  точки  підвісу  штанг  
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Рис. 2.4 Графіки  залежності: 

а) - аналогів  швидкості; б) - аналогів  прискорення  точки  п> дв> ски  штанг; 

1 - СК12-2.5-4000; 2 - цР12Т  -3-5500; 3 - RM320D-256-120. 

46 



47 

Визначалось  для  від'емного  напрямку  кутової  швидкості  кривошипа. Можна  

Відзначити, що  при  русі  точки  підвіски  штанг  вгору: 

1) найменше  значення  максимальної  швидкості  відповідае  верстатам-

качалкам  UP12T-3-5500 та  RM-320D-256-120, а  швидкість  верстата-качалки  

СК12-2.5-4000 більша  на  13% ; 

2) на  початку  руху  вгору  найбільше  значення  максимального  прискорення  у  

схеми  з  додатнім  дезаксіалом, тоді  як  при  кінці  руху  вгору  значення  прискорення  

для  всіх  схем  практично  не  відрізняються. 

При  русі  точки  підвіски  штанг  вниз: 

1) найменше  значення  максимальної  швидкості  відповідае  верстату-качалці  

RM-320D-25б-120, а, в  порівнянні, значення  швидкості  верстата-качалки  UP 1 2Т-

3-55ОО  більше  на  18%, верстата-качалки  СК12-2.5-4000 - на  29% відповідно; 

2) найменше  значення  максимального  прискорення  також  у  верстата- 

качалки 	RM-320D-256-120, а, в  порівнянні  з  ним, значення  прискорення  

верстата-качалки  UP12T-3-5500 більше  на  33%, верстата-качалки  СК12-2.5-4000 

- на  27% відповідно. 

Можна  зробити  висновок, що  верстат-качалка  RM-320D-256-120 буде  

створювати  кращі  умови  для  роботи  глибинного  обладнання. Форма  його  графіка  

швидкості  е  найбільш  наближеною  до  гармонійного  закону, тому  можна  вважати, 

що  умови  зрівноважування  ціеї  глибинонасосної  установки  будуть  кращими. 

Проектуючи  верстат-качалку  на  максимальну  довжину  ходу, можна  

вибрати  різні  варіанти  співвідношення  геометричних  розмірів  ланок. 

Ідеальним  буде  співвідношення  розмірів  при  якому  r 
1 

тп  
r 
k 

--> 0 . Чим  

     

більше  відрізняються  розміри  ланок  верстата-качалки  від  ідеальних, тобто  чим  

коротший  в  ньому  шатун  і  задне  плече  балансира  (при  постійній  довжині  ходу  

плунжера  глибинного  насосу), тим  гірші  його  експлуатаційні  властивості. В  

бувшому  Радянському  Союзі  випускались  верстати-качалки  з  співвідношенням  

0,4 та  = 0,5, ці  значення  вибирались  з  умови  економії  капітальних  
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вкладень  при  виготовленні  верстата-качалки  та  його  фундаменту  [23, 68] і  не  

враховували  експлуатаційні  витрати. Проте, витрати  на  ліквідацію  результатів  

відмов  наземного  та  глибинного  обладнання  значно  перевищують  економію  

отриману  в  результаті  зменшення  матеріалоемності  при  виготовленні  одного  

верстата-качалки. Так, для  лорівняння, вартість  верстата-качалки  типу  СК  12-3-

5500 становить  220 тис. грн. Вартість  всіх  закінчених  ремонтів  штангової  

глибинно-насосної  установки  за  1998 рік  ло  НГВУ  "Долинанафтогаз" становить  

1831,708 тис.грн. [69], тобто  в  8,3 раза  більше. 

Тому  при  розробці  нових  схем  верстатів-качалок  необхідно: 

1. Вибирати  схему  виконавчого  механізму  з  найменшими  максимальними  

значеннями  швидкості  та  прискореннями  точки  підвіски  штанг. 

2. Намагатись  добиватись  найкращого  співпадіння  форм  кривих  

швидкостей  точки  підвіски  штанг  та  противаг, що  використовуються  для  

зрівноважування  верстата-качалки. 

Рядом  авторів  вказуеться  на  вплив  геометричних  параметрів  виконавчого  

механізму  на  роботу  ШСНУ  [70, 71]. Разом  з  тим  до  сих  пір  не  приведено  

порівняння  переваг  та  недоліків  аксіальних  та  дезаксіальних  схем  виконавчого  

механізму. 

Тому, визначимо  залежність  кінематичних  характеристик  двоплечих  

верстатів-качалок  від  наступних  геометричних  параметрів: 

- розмірів  ланок  виконавчого  механізму; 

- 	кута  дезакс  і  алу  ; 

- кута  тиску  між  шатуном  та  балансиром; 

- 	безрозмірних  параметрів  , ; 
~ k 
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2.2. Дослідження  впливу  геометричних  параметрів  ланок  виконавчого  

Механізму  верстата-качалки  на  зміну  ёого  кінематичних  параметрів  

2.2.1 Вплив  координат  розміщення  опори  балансира  на  геометричні  розміри  

кривошипа  та  шатуна  

Аналізуючи  рівняння  2.3-2.4 визначаемо, що  зміну  геометричних  розмірів  

кривошипа  та  шатуна  при  умові  постійної  довжини  ходу  плунжера  (Н  = const) i 

плеч  балансира  k, k1 можна  отримати  двома  шляхами  (див. рис. 2.1): 

1 — шляхом  зміни  відстані  Х()2 між  опорою  кривошипа  та  стояком  

балансира  при  постійній  координаті  Y()2 ; 

2 — змінюючи  висоту  Y02 розміщення  точки  балансира  при  постійній  

координаті 	2 . 

В  першому  випадку, коли  Х~~ < k • cos( 2 ) - отримаемо  схему  верстата-

качалки  з  від'емним  дезаксіалом. При  поступовому  збільшенні  відстані  Х~~~ 

довжина  кривошипа  та  шатуна  буде  зростати 	до  того  часу, поки  

Хо  = k • cos ( г 
 ) - отримаемо  аксіальну  схему  механізма. При  подальшому  

збільшенні  координати  Х02 , тобто  при  ХО2 > k • cos(%) - отримаемо  схему  

верстата-качалки  з  додатнім  дезаксіалом. 

Діапазон  зміни  координат  Х(~~ та  Ур2 , при  якому  існуе  механізм  верстата- 

качалки  та  граничні  значення  координати  Х(~~ , визначимо  підставивши  в  

рівняння  (2.2) значення  довжини  кривошипа  та  шатуна  з  рівнянь  (2.3), (2.4). 

Рис. 2.5а,б  демонструе  зміну  розмірів  кривошипа  та  шатуна  в  залежності  

в1д  координати  опори  кривошипа. 3 графіків  можна  визначити, що: 

- розміри  кривошипа  в  аксіальних  схемах  більші  ніж  у  дезаксіальних; 

- найменший  розмір  кривошипа  відповідае  схемі  з  додатнім  дезаксіалом  

тах  при  граничному  значенні  Х~~г  , 
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Рис. 2.5 - Залежність  довжини  кривошипа  та  шатуна  при  їх  синтезі: 
а,б  - шляхом  зміни  відстані  між  опорою  кривошипа  та  стойкою; 
В,г  - шляхом  зміни  висоти  опори  балансира. 
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- в  дезаксіальних  схемах  зменшення  розміру  кривошипа  приводить  до  

одночасного  зростання  розміру  шатуна. 

Рис. 2.5в,г  демонструе  залежність  розмірів  кривошипа  та  шатуна  від  висоти  

опори  балансира. Як  видно, для  аксіальної  схеми  механізма  зростання  висоти  

опори  балансира  не  впливае  на  розмір  кривошипа. для  дезаксіальних  схем  

залежність  між  розміром  кривошипа  та  координатою  У~~~ - нелінійна, мінїмальне  

значення  довжини  кривошипа  відповідае  певній  висоті  У ' й  залежить  від  кута  

дезаксіалу. Чим  більший  цей  кут  — тим  інтенсивніше  вплив  зміни  висоти  опори  

балансира  на  розмір  кривошипа. Графіки  1,2 побудовані  для  схем  з  додатнім  

дезаксіалом  для  кутів  0 = 50 та  100, графіки  4,5 — для  схем  з  від'емним  

дезаксіалом  при  0 = 3° та  70. 3 рисунка  2.5г  видно, що  для  всіх  схем  існуе  лінійна  

залежність  між  зростанням  координати  У02 та  довжиною  шатуна. 

2.2.2 Вплив  кута  дезаксіалу  

Іншим  геометричним  параметром, що  впливае  на  кінематичні  параметри  

верстата-качалки, виступае  кут  дезоксіалу  е  (див.рис.2.1), значення  якого  

залежить  від  координати  т. Х()2 (рис.2.б): 

 

(
212 +r2 —h1' 

2 /' — , г  

   

е  = arccos 

  

(2.16) 

 

7, 

 

Кут  дезаксіалу  0 показуе  співвідношення  між  холостим  і  робочим  ходом  

механізму: 

орх  - ~Рхх  
9 = 	2 	при  гррх  > 180 , 

~Рхх  - оРх  
9 = 	 при  гр1,х  < 180 , 

2 

(2.17) 

де, гррх  , ~РхУ  - кути  робочого  та  холостого  ходів  кривошипа. 

Через  цей  кут  визначаеться  коефіціент  зміни  середньої  швидкості  плунжера  

глибинного  насосу: 
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Рис. 2.6 Графік  залежності  кута  дезаксіалу  від  розміщення  

опори  балансира  
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Н; , 
~ t xX 	180~ + 8 

(2.18) 
Н  

tpX 

де  Н  - хід  плунжера; 

t~Y , t1 - час  холостого  та  робочого  ходу. 

Під  час  робочого  ходу  точка  підвіски  штанг  проходить  шлях  від  нижньої  

мертвої  точки  до  верхньої, під  час  холостого  - навпаки. 

Таким  чином, регулюючи  кут  дезаксіалу  8, можна  регулювати  час  

холостого  та  робочого  ходу. Існуе  критичне  значення  кута  дезаксіалу  при  якому  

відбуваеться  розрив  кінематичного  ланцюга  виконавчого  механізму  верстата- 

качалки  (рис.2.7 ). 

Користуючись  значенням  кута  дезаксіалу  потрібно  вибирати  такий  напрям  

обертання  кривошипа, при  якому  швидкість  точки  підвіски  штанг  менша  на  

протязі  робочого  ходу. для  схем  верстатів-качалок  з  від'емним  кутом  дезаксіалу  

потрібно  дотримуватись  напряму  обертання  кривошипа  - проти  годинникової  

стрілки, при  розміціенні  свердловини  справа. для  схем  верстатів-качалок  з  

додатнім  кутом  дезаксіалу  - за  годинниковою  стрlлкою, при  розміщеннl 

свердловини  справа. 

При  зміні  кута  дезаксіалу  змінюеться  форма  та  значення  швидкостей  та  

прискорення  точки  підвіски  штанг. На  рис.2.8 показані  графіки, а  в  табл.2.2 

подані  значення  аналогів  швидкостей  та  прискорення  точки  підвіски  штанг  для  

різних  кутів  дезаксіалу  при  напрямі  обертання  кривошипа  - проти  годинникової  

стрілки. Графік  1 побудовано  для  робочого  ходу  верстата-качалки, графік  2- для  

холостого. Аналізуючи  графіки  рис.2.8 можна  відмітити  наступне: 

рівних  значень  швидкості  для  робочого  та  холостого  ходів  можна  добитись  в  

схемах  з  додатнім  кутом  дезаксіалу; 

в  аксіальних  схемах  та  в  схемах  з  від'емним  кутом  дезаксіалу  завжци  

максимуми  швидкостей  для  руху  точки  підвіски  штанг  вгору  та  вниз  

відрізняються  один  від  одного. Ця  різниця  для  дезаксіальної  схеми  зростае  зі  

збільшенням  кута  дезаксіалу; 
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при  

1- від'емному  дезаксіалі, 2- нульовому  дезаксіалі, 3- додатньому  
дезаксіалі, 4- перевищенні  допустимого  значення  
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Рис. 2.8 Вплив  кута  дезаксіалу  на: 
а) - максимум  аналога  швидкості  точки  підвіски  штанг; 
6) - максимум  аналога  прискорення  точки  підвіски  штанг; 
1- робочий  кід; 2- колостий  кід. 

►  

©, град. 



57 

найменше  значення  швидкості  точки  підвіски  штанг  можна  отримати  для  

схеми  з  додатнім  дезаксіалом  при  обертанні  кривошипа  за  годинниковою  

стрілкою  (свердловина  справа); 

максимальнодопустиме  значення  кута  дезаксіалу, при  якому  відбуваеться  

розрив  кінематичного  ланцюга  для  схем  з  від'емним  дезаксіалом, складае  160 , 
0 для  схем  з  додатнім  дезаксіалом  - 22,5 . 

З  рис. 2.86 слідуе, що: 

менші  значення  прискорення  для  руху  вгору  можна  отримати  для  схем  з  

додатнім  дезаксіалом; 

схему  з  однаковим  значенням  максимального  прискорення  точки  підвіски  

штанг  для  холостого  та  робочого  ходу  можна  отримати  тільки  з  додатнім  

дезаксіалом; 

прискорення  точки  підвіски  різко  зростае  при  наближенні  до  

максимальнодопустимого  додатного  значення  кута  дезаксіалу. 

2.2.3 Вплив  кута  тиску  

для  того  щоб  ввести  граничні  умови  при  синтезі  геометричних  параметрів  

виконавчого  механізму, використаемо  допустимий  кут  тиску. Це  кут  між  

напрямом  швидкості  балансира  та  шатуном. За  робочий  цикл  верстата-качалки  

цей  кут  змінюеться  за  формулою  (див. рис. 2.1): 

у
= -асов 

 1 +k` -д,` 	
(2.19) 

2 	~ 	2•k•~ 	~ 

Графік  зміни  кута  тиску  за  оберт  кривошипа  показаний  на  рис. 2.9. Кут  

тиску  набувае  максимального  значення  двічі, під  кінець  ходу  точки  підвіски  

вгору  та  вниз. Дослідження  зміни  кута  тиску  проведемо  для  постійних: висоти  

опори  балансира  У02 , ходу  точки  підвіски  штанг  та  довжини  заднього  плеча  

балансира. 

Змінюючи  положення  осі  обертання  01 кривошипа  відносно  осі  опори  

балансира, для  будь-якої  схеми  верстата-качалки, можна  визначити  граничні  
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Рис. 2.9 Залежність  кута  тиску  виконавчого  механізму  верстата-качалки: 
а) - від  зміни  кута  повороту  кривошипа: 1,2 - при  від'емному  дезоксіалі; 
3 - нульовому  дезоксіалі; 4,5 - додатньому  дезаксіалі; 
б) - залежність  максимальних  кутів  тиску  від  кута  дезаксіалу: 
1 - для  робочого  ходу; 2 - для  холостого  ходу. 
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значення  
Х(нІи  та  Х~ (І  , при  яких  не  виконуеться  умова  існування  механізму. 

При  Х  тіи  С~ 
- отримаемо  граничне  значення  існування  параметрів  схеми  

виконавчого  механізму  з  від'емним  дезаксіалом, при  Х~ 	- схеми  з  додатнім  

дезаксіалом. 

На  рис. 2.9а  показано  графіки  залежності  кута  тиску  для  виконавчого  

механізму  верстата-качалки  з  від'емним  (графіки  1,2), нульовим  (графік3) та  

додатнім  дезаксіалом  (графіки  4,5). Максимальні  значення  кутів  тиску  для  

дезаксіальних  схем  різні  для  ходу  точки  підвіски  штанг  вгору  та  вниз. для  

аксіальної  схеми  значення  кутів  тиску  - однакове. 

На  рис. 2.96 можна  бачити  зміну  максимальних  значень  кутів  тиску  для  

виконавчого  механізму  верстата-качалки  при  збільшенні  відстані 
 
Х02 - 

координати  опори  балансира  відносно  осі  обертання  кривошипа. За  допомогою  

даних  графіків  можна  вибирати  співвідношення  максимумів  кутів  тиску  для  

холостого  та  робочого  ходів. 

2.2.4 Вплив  основної  безрозмірної  характеристики  

Назвемо  співвідношення 	- основною  безрозмірною  характеристикою  

(ОБХ). 

Вплив  ОБХ  визначимо  при  постійній  довжині  ходу  точки  підвіски  штанг, 

довжині  переднього  та  заднього  плечей  балансира. 

Відомо, що  по  основній  безрозмірній  характеристиці  ведеться  оцінка  

кінематичних  характеристик  виконавчого  механізму  верстата-качалки. 

Проте  тільки  по  величині  цього  співвідношення  не  можна  судити  про  якість  

виконання  верстата-качалки. На  рис. 2.10 а,б  побудовано  залежність  ОБХ  від  

r 
положення  осі  балансира. Як  видно, співвідношення  j зростае  при  зменшенні  

від'емного  дезаксіалу, й  зменшуеться  при  збільшенні  додатного  дезаксіалу. На  
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Рис. 2.10 Залежність  основної  безрозмірної  характеристики  від  координати  

опори  балансира: 

а) -- при  Y02=const ХO2=var; б) - при  ХO2=const Уо2=иаг; 
в) - закон  зміни  швидкості  точки  підвісу  штанг  при  зростанні  УО2. 

60 

0.84 

0.68 - 

0.52 - 

0.36 - 

0.2 
І  І  І  l L L t l 1 

4.5 



61 

r 

рис. 2.106 побудована  залежність  j для  аксіального  механізму  при  збільшенні  

висоти  У , розміщення  опори  балансира. 

Одне  й  те  ж  співвідношенні  розмірів 	можна  отримати  для  схем  з  

додатнім, від'емним  дезаксіалами  та  аксіальних  механізмів. Як  показано  в  

попередніх  розділах, при  цьому  швидкість  та  прискорення  точки  підвіски  штанг  

будуть  різні. для  встановлення  впливу  ОБХ  на  кінематичні  хараткеристики  

виконавчого  механізму  побудовано  графік  залежності  швидкості  точки  підвіски  

від  кута  повороту  кривошипа  для  аксіальної  схеми  (рис. 2.10в), табл. 2.3. Як  

r 
видно  з  цього  графіка  вплив  співвідношення 	більше  проявляеться  для  ходу  

точки  підвіски  штанг  вниз, оскільки  аналог  швидкості  різко  змінюеться. Так  при  

збільшенні  ОБХ  з  0.2 до  0.6 аналог  швидкості  зростае  на  41 о/о. для  ходу  вгору  

вплив  ОБХ  е  не  стільки  визначальним, оскільки  аналог  швидкості  зростае  тільки  

на  15 о/о. 

2.3 Силовий  аналіз  верстатів-качалок  з  двоплечим  балансиром  

2.3.1 Розрахунок  реакцій  опор  та  крутного  моменту  кривошипа  

Мета  силового  аналізу  - визначення  діючих  навантажень  на  ланки, реакцій  

в  кінематичних  парах  виконавчого  механізму  верстата-качалки, та  крутного  

моменту, що  діе  на  валу  кривошипа. 

Розподіл  маси  деталей  на  прикладі  виконавчого  механізму  верстату-

качалки  СК  12-2.5-4000 подано  в  табл. 2.3 [72]. При  силовому  розрахунку  

вважаемо, що  маса  ланок  зосереджена  в  їх  центрах  мас  (рис. 2.11). При  складанні  

Розрахункової  моделі  масою  шатуна  нехтуемо, оскільки  вона  незначна  в  

порівнянні  з  іншими  ланками. 
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Рис. 2.11 Схема  розподілу  мас  ланок  двоплечового  верстату-качалки  
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Таблиця  2.3 

Розподіл  маси  деталей  ланок  виконавчого  механізму  двоплечого  

верстата-качалки  СК  12-2,5-4000 

Елемент  Маса, кг  

Головка  балансира, т,„ 390 

Траверса, т,р  495 

Шатун, ти, 65 

Тіло  балансира, тг;а , 1280 

Кривошипи, тК~, 2970 

Противаги, т  , 6080 

Виконаемо  силовий  аналіз  виконавчого  механізму. Для  цього  виділяемо  

структурну  групу, в  яку  входять  шатун  2 та  балансир  3. Прикладаемо  до  ланок  

структурної  групи  зовнішні  сили, сили  ваги  та  інерції, а  від'еднані  ланки  

заміняемо  реакціями. Для  використання  в  математичній  моделі  всі  сили  

розкладаемо  на  дві  складові, направлені  вздовж  осей  Х  та  У, причому  правила  

знаків  наступні  - сила  мае  знак  "+", якщо  їі  напрям  співпадае  з  напрямом  

відповідної  осі, в  протилежному  випадку  - знак  "-". На  рис. 2.12 показана  схема  

силового  розрахунку  структурної  групи  2-3. 

Складові  сил  інерції  кривошипа, противаг, головки  балансира, та  траверси  

визначаемо  за  наступними  формулами  [73]: 

С  Фї  =  r 	і  

Ф  у' = т  . а}
, 

т 	s; 	s 

(2.20) 

де  тѕ  - маса  і  -ї  деталі. 
І  

Значення  проекцій  прискорень  центрів  мас  ланок  визначаеться  при  

кінематичному  розрахунку. 

На  кривошипі  діе  момент  сил  інерції, який  визначаеться  за  формулою: 

1 ~ 

 

= Є1 •. 
6 

і  

де  Єі  - кутове  прискорення  кривошипа; 



б) 

Рис. 2.12 Схема  силового  розрахунку  виконавчого  механізму  двоплечого  

верстата-качалки: 

а) - структурної  групи  балансир  - шатун; 
б) - кривошипа. 
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J13(' - зведений  до  кривошипа  момент  інерції  верстата-качалки: 

,J `~ = Jo + 
1 

24 	
/ ' 1т(Lх  + т„ р  )+ т~ •  sh 
	

+ J3 . 
Си  ј 

 ,, 

(2.21) 

де  J() - момент  інерції  ротора  двигуна  і  редуктора, приведений  до  вала  

кривошипа; 

т1 , т, - маси  кривошипа  та  противаг, розміщених  на  ньому; 

г, і  - радіус  кривошипа  та  відстань  розміщення  противаг; 

т  г  - сумарна  маса  деталей  балансира, приведених  в  точку  підвіски  штанг; 

VSK - швидкість  центру  маси  головки  балансира; 

юі  , w3 - кутова  швидкість  кривошипа  та  балансира; 

J3 - момент  інерції  балансира  відносно  осі  хитання  балансира. 

Силу, що  діе  в  точці  підвіски  штанг  попередньо  приймаемо  згідно  

ідеального  закону  зміни  і  в  математичній  моделі  будемо  визначати  за  наступними  

формулами: (рис. 2.13а): 

	( тсгx F,,1,.1 

і  

Етах  

jЈ1ах  + 	
І 	

- 	 ) 
2 
	~ тит 	гпа~ 

і  
Н  но 	т[п  

ділянка  І  

ділянка  11 
	

(2.22) 

ділянка  ІІІ  

ділянка  IV, 
де 	F,,,, Е,,,,п  - максимальне  та  мінімальне  навантаження  точки  підвіски  

штанг; 
Ѕ17 - переміщення  плунжера  від  крайнього  нижнього  положення  штанг; 

2 - деформація  штанг  та  НКТ; 

Н  - максимальна  довжина  ходу  плунжера. 

Оскільки  переміщення  плунжера  е  функціею  кута  повороту  кривошипа, то  

можна  побудувати  залежність  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг  від  кута  

повороту  кривошипа  (рис. 2.136). Графік  ціеї  залежності  доцільніше  використати  

для  аналізу  процесу  навантаження  верстата-качалки, оскільки  він  дае  більше  
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Рис. 2.13 Залежність  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг  від: 

а) - переміщення  плунжера  глибинного  насоса; 

б) - кута  повороту  кривошипа. 
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інформації  про  тривалість  робочого  та  холостого  ходу, дозволяе  визначити  кути  

Повороту  кривошипа, на  протязі  яких  відбуваеться  процес  сприйняття  та  передачі  

навантаження  з  штанг  на  насосно-компресорні  труби  і  навпаки. 

Реакції  в  структурній  групі  2-3 визначаемо  склавши  два  рівняння  рівноваги  

моментів  сил 	М'1 = 0 , 	Мв' = 0 по  2 та  3 ланці  відносно  внутрішньої  

кінематичної  пари  (т.В) і  два  рівняння  суми  сил  F = 0 , +1 = 0 в  проекціях  

на  осі  Х  та  У. 

Отримаемо  систему  з  чотирьох  рівнянь: 

R 7 • І  • совгрг  — А~г  • І  • віпгрг  =О, 

R03 • k •cos гр3 + Ro3 • k • sіn гР3 + (Ф; 	G, )• (k + k і) •cos гр3 — 

— FkО  •(k• совгР3 +k,)+Ф 7 •(k+k І )• віПгр3 =0, 	 (2.23) 

Ф р  + Аіг  + Аг~3 + Ф~~, = О, 

R12 + Ф  гр  - Су,2Р  + Rp3 - G6(1) + Ф<~о.) - G) - Fk() О. 

Розв'язавши  систему  рівнянь, визначимо  значення  проекцій  реакцій: 

sіn гр3 • А  + сов  гР3 • В  — Fk0 • k] k к  	  
R 7 = 	 • віпгрг, 

cos(гр3 	2) 
(2.24) 

кг~ 	k  
sіn 	• + coѕ 	• B — F •k~, 

R 7 = 	 • совгр,, 
cos(гР3 — грг  ) 

де 	4 = Ф ,,1 • — Ф,11Z) 

В=С 	— 	+G-С)С1.7 +Ф П.1 . 
	—G 

111~ 	172~7   

к 

 

(FkO — Ф~ ~.~ • sin rр3) • k1 	віп  гр, — (Ф,  
R03 - 

%k  

cos(гр3 	2) 

cos(гр3 — ~Р, ) 
	

1 



6~ 

R~3 - 
(Fk() + G о~ — Ф )_) ). cos(гр3 — q, ) + (G 	+ 	р  + Ф  р  ) • віи  q, віи  q, 

+ сов(грз  — q,2) 

+ 

k 	 ~ 	 k ~ 
ч~. - Ф  о_т  ) ' / 'k ' СОѕ  (Р3 + Фмгр  - Ф  ,гг, 	

1 

сов(гР3 — qг  ) 

Абсолютні  значення  реакцій  визначаемо  за  формулами: 

k Ј  • віи  гр3 + Fk() • сов  q,2 

R03 = Ј(R03 )2 + (R3 )2  

~ 

R12 = ј Rі  )
2 

+ ( 12 )` 

Формулу  (2.24) можна  спростити, визначивши  реакції  через  кут  повороту  

балансира  та  кут  тиску. Оскільки  масою  шатуна  нехтуемо, то  можна  прийняти, 

що  реакції  в  опорах  А  та  В  — однакові, тобто  R12 = R23 і, в  будь-який  момент  

часу, вони  направлені  вздовж  шатуна  АВ. Маса  колони  штанг  та  стовпа  рідини  

зводиться  в  точку  підвіски  штанг  [74], то  масу  траверси, тіла  та  головки  

балансира  також  приводимо  в  цю  точку  : 

т,,,р  • к+тб  •(k — k1)— т<<,.-, •k1 

k1 
ту  = (2.25) 

де 	тПІІ, , тб  , т, о  ТІ  - маса  траверси, тіла  та  головки  балансира. 

Таким  чином, реакції  R12 та  R03 запишуться  як: 

(Fk() + т  ` • g) • сов  (тг  — гР3 )  
СОѕ(V) 

~о
3 _ R12 •(k+k1)   

k 
	 • 	 (2.26) 

1 

Графіки  залежності  абсолютник  значень  реакцій  виконавчого  механізму  

двоплечого  верстата-качалки  від  кута  повороту  кривошипа  показано  на  рис. 2.14. 

Для  порівняння  наведено  значення  сили  корисного  опору  (графік  2). 

3 аналізу  графіка  видно, що  для  двоплечого  верстата-качалки  реакція  R17, 

що  діе  в  з'еднанні  шатуна  з  кривошипом, мае  значення  та  форму  близьку  до  сили  

корисного  опору, а  найбільш  навантаженою  е  опора  балансира. 
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Рис. 2.14 Залежність  абсолютних  значень  реакцій  від  кута  повороту  
кривошипа: 

а) — при  порівнянні  реакцій, що  діють  в  опорах  виконавчого  механізму: 
1 — RO3 — опори  балансира; 
2 — сила, що  діе  в  точці  підвісу  штанг; 
3 — R1 2 — в  з'еднанні  шатуна  з  балансиром  та  кривошипом; 
4 — Ro 1 — опори  кривошипа  

б) R12— для  схем  механізму: 
1 — від'емного  дезаксіалу; 
2 — аксіального; 
3 — додатнього  дезаксіалу. 
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На  рис. 2.146 проведено  порівняння  реакцій  R1 2 для  верстатів-качалок  

аксіальної  та  дезаксіальної  схеми. При  однаковому  навантаженні  точки  підвіски  

цттанг  найбільше  значення  реакцій  відповідае  схемі  верстата-качалки  з  додатнім  

дезаксіалом. 

Момент, який  діе  на  валу  кривошипа, також  можна  записати  з  

використанням  спрощеної  формули  (2.26) (рис. 2.2): 

де  М„ р  = Gni, • r1 + Gh . Гтах   
~ 	 2 ~ 

• соs гР1 - момент, створений  противагами  та  

вагою  кривошипа, при  кривошипному  зрівноважуванні; 

Gnp,G - вага  кривошипа  та  противаг. 

За  допомогою  формули  (2.27) можна  проводити  аналіз  впливу  

геометричних  та  масових  параметрів  виконавчого  механізму  на  механічну  

характеристику  крутного  моменту  кривошипа  (рис. 2. 1 5а). 

Верстат-качалка  якісно  зрівноважений  в  тому  випадку, коли  максимуми  

крутних  моментів  для  ходу  точки  підвіски  штанг  вгору  Мах  та  для  ії  ходу  вниз  

М  тах 
 
будуть  однаковими. В  тому  випадку, коли  зрівноважуючий  момент, що  

створюють  противаги  недостатній, максимум  крутного  моменту  кривошипа  для  

ходу  вгору  Мтах  буде  перевищувати  відповідне  значення  максимума  для  ходу  

вниз  — верстат-качалка  буде  недозрівноважений  (рис. 2.156). І  навпаки, якщо  

зрівноважуючий  момент  перевищуе  необхідне  значення  — максимум  для  ходу  

вгору  буде  менший, ніж  максимум  для  ходу  вниз  — верстат-качалка  буде  

перезрівноважений  (рис. 2. 1 5в). 

Якісне  зрівноважування  штангової  глибинної  установки  впливае  на  

роботи  привідного  двигуна  та  редуктора. Найменше  споживання  електроенергії  

двигуном  відповідае  мінімуму  середньоквадратичного  відхилення  крутного  

моменту  кривошипа  [27], а  також  характеризуеться  коефіціентом  форми  крутного  

моменту  [32]: 
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Рис. 2.15 Форма  графіків  крутного  моменту  кривошипа: 

а) - якісно  зрівноваженого  верстата-качалки: 
1- аксіальної  схеми; 2-з  додатнім  дезаксіалок; 3- з  від'емним  дезаксіалом  
б) - недозрівноваженого  верстата-качалки; 
В) - перезрівноваженого  верстата-качалки  
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М  тах  М  тах  
де  ОМ  = 	1 - відхилення  максимумів  крутних  моментів, 

2 

72 

1+ •Нг  
(~ + сг  

7 пг  ~ 
(2.28) 

де  Gn~, - вага  кривошипних  противаг, приведених  в  точку  підвіски  штанг; 

GЈ,ii - вага  стовпа  рlдини  в  трубах  НКТ; 

Н- дійсна  довжина  ходу  плунжера  глибинного  насосу; 

с1 , с, - коефіціенти, що  залежать  від  конкретного  типу  верстата-качалки; 

п - число  хитань  балансира  за  робочий  цикл. 

3 формули  (2.28) слідуе, що  зрівноважування  верстата-гойдалки  потрібно  

забезпечувати  як  можна  меншою  вагою  противаг. При  виборі  режимів  відкачки  

потрібно  враховувати  вплив  чисел  качань  та  довжини  коду  на  коефіціент  форми  

крутного  моменту. 

При  порушенні  зрівноважування  необхідна  відстань  на  яку  потрібно  

пересунути  кривошипні  противаги, визначаеться  за  формулою: 

ОМ  
= G  

пр  

(2•29) 

додатне  при  недозрівноваженому  верстаті-качалці, від'емне  при  

перезрівноваженому. 

Нормальна  робота  зубчатик  передач  редуктора  вимагае  відсутності  

від'емної  частини  крутного  моменту, якнайменшого  числа  змін  його  знаку  та  

мінімізації  від'емної  частини. цмови  нормальної  роботи  редуктора  та  

оптимальної  роботи  електродвигуна  часто  можуть  вимагати  різної  форми  графіка  

крутного  моменту  кривошипа, оскільки  зменшення  від'емної  частини  редуктора  

можна  досягти  за  рахунок  збільшення  одного  з  максимумів  його  додатної  

частини. 

Так, розглядаючи  графіки  механічної  характеристики  зрівноважених  

верстатів-качалок  аксіальної  та  дезаксіальних 	схем  (рис. 2.15а) можна  
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Відзначити, що  мінімальне  середньоквадратичне  відхилення  моменту  е  у  схеми  з  

додатнім  дезаксlалом, найменший  в1д'емний  момент  відповідае  аксіальній  схемі. 

2.3.2 Аналіз  впливу  довжини  переднього  та  заднього  плечей  балансира  

Розглянемо  вплив  співвідношень  переднього  та  заднього  плеча  балансира  

на  крутний  момент  кривошипа. Порівняння  проведемо  для  схеми  з  нульовим  

дезаксіалом  при  умові  постійної  довжини  ходу  плунжера  заглибного  насоса. для  

цього  розглянемо  три  варіанти  співвідношення  довжин  плеч  балансира: k/ki = 1; 

k/k, = 1.4; k/k, = 0.7. 

Кінематичні  та  силові  характеристики  для  першого  випадку  приймемо  за  

базові  (табл. 2.4). Графіки  крутного  моменту  кривошипа  для  схем  з  різними  

довжинами  плечей  балансира  показані  на  рис. 2.16. 

Збільшення  заднього  плеча  балансира  на  40% приведе  до  зростання  

розмірів  кривошипа  на  38% та  координати  розміщення  осі  кривошипа  на  42%. 

При  цьому  погіршуються  кінематичні  характеристики  - зростае  швидкість  та  

прискорення  точки  підвіски  штанг. Збільшуються  максимуми  крутного  моменту: 

на  9% для  додатного  значення  та  на  80% - від'емного. 

Збільшення  переднього  плеча  балансира  до  співвідношення  k/k,=0.7 

приведе  до  зменшення  довжини  кривошипа  на  28%. Покращаться  кінематичні  

характеристики. Внаслідок  цього  зміниться  форма  графіка  крутного  моменту  

кривошипа, його  максимуми  зменшаться: додатна  частина  на  8%, від'емна  - на  

бОо/о. 

Таблиця  2.4 

Вплив  довжини  плеч  балансира  на  кінематичні  параметри  

Кінематичніпараметри  k/k1 = 1 k/k, = 1.4 kik, = о.7 
г, М  1.2 1.66 0.85 

Хід  вгору  
1.06 1.09 1.04 

1.3 1.4 1.14 

Хід  вниз  
vK, M/c 1.15 1.25 1.07 

~ 
ак~ м/с̀   1.4 1.57 1.17 
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Рис. 2.16 Вплив  співвідношення  довжини  плечей  балансира  на  крутний  момент  

кривошипа  двоплечого  верстата-качалки: 

а) - аксіальної  схеми  при  k/k1 =1; 

б) - аксіальної  схеми  при  k/k1 =1. 4; 
в) - аксіальної  схеми  при  k/k1 =0. 71. 
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Висновки  

1 Кінематичний  аналіз, який  проводиться  при  синтезі  виконавчого  

механізму  верстата-качалки, необхідно  проводити, не  тільки  користуючись  

значенням  безрозмірних  кінематичних  параметрів  r/l, r/k, k/k1, але  й  враховуючи  

значення  кутів  дезаксіалу  та  тиску. 

2 Значення  кута  дезаксіалу  характеризуе  схему  виконання  верстата-качалки  

та  дозволяе  вибрати  раціональний  напрям  обертання  кривошипа. 

3 Тільки  схема  з  додатнім  дезаксіалом  може  забезпечити  рівність  

максимумів  швидкості  точки  підвіски  для  робочого  та  холостого  ходів. 

4 Користуючись  значенням  кута  тиску, можна  значно  спростити  

розрахункову  формулу  для  визначення  реакцій  в  опорах  верстата-качалки  та  

крутного  моменту, що  діе  на  кривошипному  валу. 

5 Використання  залежності  силових  параметрів  від  кута  повороту  

кривошипа  верстата-качалки  дозволяе  отримати  більш  повну  інформацію  при  

виконанні  аналізу  навантаження  виконавчого  механізму, на  відміну  від  

традиційного  використання  залежності  навантаження  від  ходу  точки  підвіски  

штанг. 

6 Аналіз  стану  зрівноваженості  верстата-качалки  за  допомогою  графіка  

механічної  характеристики  - крутного  моменту  кривошипа, необхідно  проводити  

з  врахуванням  схеми  виконавчого  механізму. 



76 

РО3ДІЛ  З  

ВПЛИВ  ХАРАКТЕРИСТИК  НАЗЕМНОГО  ТА  ГЛИБИННОГО  

ОБЛАДНАННЯ  НА  ЗМІНУ  КРУТНОГО  МОМЕНТУ  КРИВОШИПА  

ДВОПЛЕLІИХ  ВЕРСТАТІВ-КАЧАЛОК  

Для  визначення  впливу  на  крутний  момент  кривошипа  геометричних, 

силових  та  експлуатаційних  характеристик  глибинної  насосної  установки, 

Проведемо  його  розрахунок  на  повній  математичній  моделі. 

При  цьому  будемо  враховувати: 

1. Характеристики  глибинного  та  наземного  обладнання: 

1.1 Діаметр  штанг  та  плунжера  глибинного  насоса; 

1.2 Глибину  підвіски; 

1.3 Довжину  ходу  плунжера; 

1.4 Кількість  качань  верстата-качалки  в  хвилину. 

2. Експлуатаційні  характеристики: 

2.1 Густина  газорідинної  суміші  в  свердловині; 

2.2 Висота  динамічного  рівня  рідини  в  експлуатаційній  колоні; 

2.3 Технічний  стан  глибинного  насоса. 

Вплив  кlнематичних  характеристик  виконавчого  механізму  проаналізовано  

в  лопередніх  розділах. 

При  досліджені  руху  верстата-качалки  зручно  всі  сили, що  діють  на  ланки  

механізму, замінити  силами, приведеними  до  кривошипа. Приведення  сил  та  мас  

виконуемо  з  умови  рівності  пvтужностей  реального  та  замінюючого  механізмів  

L73] 

Розрахунок  крутного  моменту  кривошипа  проведемо  за  формулою: 

FkO Vк   = 	cos(a) — Мflј)  
(О  1 

де  Fk() - сила, що  діе  в  точці  підвісу  штанг; 

VK - швидкість  точки  підвісу  штанг; 

г,o1 - кутова  швидкість  кривошипа; 

(3.1) 



г  ~ 

— " L~ruc ' Pщr ' (g ± а  ) " ~ucrr~ " hupl — 
;, 	 11 

d~.і  " Рс,гі  +  FIy2lY1 - 
4 

(3.4) 
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- кут  між  напрямком  дії  сили  Fk() та  швидкістю  точки  підвіски  штанг  V,~ , 

який  при  ході  вверх  складае  180°, при  ході  вниз  0°; 

- зрівноважуючий  момент, що  створюють  противаги  з  врахуванням  

Масових  характеристик  деталей  ланок  верстата-гойдалки. 

Для  аналізу  впливу  характеристик  глибинного  обладнання  на  крутний  

момент  кривошипа  проаналізуемо  першу  частину  формули  (3. ])— значення  

приведеного  до  кривошипу  моменту  від  сили  корисного  опору. 3 врахуванням  

формули  2.13 він  запишеться  як: 

М~~ — +Fkr) " Пз  " kr , 	 (3•2) 

де  Fk() - значення  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг, при  цьому  момент  

додатній  при  ії  русі  вгору; 

П' 
3 

Ю3 
(і)ј  

- перша  передаточна  функція  балансира, яка  визначаеться  за  

формулою  (2.9). 

Значення  сили  корисного  опору  визнацаеться  згідно  формули  (1.1). Але  

оскільки  складові  FвіІ)Н  FвiFpB, FrrіерH ііерв  незнацні, і  в  умовах  експлуатації  

вертикальних  свердловин  не  перевищують  5% від  значення  F~,g , F~.,II , тому  в  

пода.zьших  розрахунках  їх  не  враховуемо  [ 17]. 

Для  визначення  впливу  параметрів  глибинного  обладнання  запишемо  

максимальні  значення  навантажень  церез  вагу  рідини  та  штанг  вважаючи, що  

вони  рухаються  з  прискоренням, яке  відповідае  прискоренню  точки  підвіски  

штанг: 

Fіггих  - л  " (g ± а) ' [І'нис  " d,,, " p1,,,,, " ьи~~х  +Н~ын  d,., • Рр  ] + 
4 

+ л  " d г  " (Р  - 4Р~~ - рсгт  ), 
4 

(3.3) 

де  g - гравітаційне  прискорення; 

а - прискорення  точки  підвіски  штанг; 
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- глибина  підвіски  насоса; 

1, - діаметри  штанг, плунжера  та  отворів  впускного  та  

нагнітального  клапанів  глибинного  насоса; 

рив„І  рр  - густина  матеріалу  штанг  та  рідини; 

b« 	- коефіціент, що  враховуе  зменшення  ваги  занурених  в  рідину  

свердловини; 

— динамічний  рівень  рідини  в  експлуатаційній  колоні; 

р~ , рс.в  - лінійний  тиск  рідини  на  гирл  і  свердловини  та  тиск  газу  над  

рідиною  в  свердловинl; 

др;~ z , др ,, - втрата  тиску  у  впускному  та  нагнітальному  клапанах. 

Важливість  розракунку  навантаження  точки  підвіски  штанг  з  врахуванням  

найбільшої  кількості  параметрів  СШНУ  демонструе  рис.3.1. Як  видно, 

проведення  розрахунків  без  врахування  реальної  густини  рідини, динамічного  

рівня, гирлового  та  затрубного  тисків, приводить  до  похибки, яка  може  досягати  

40%. 

Підставивши  значення  F, F 117  в  (3.2), отримаемо  формулу  залежності  

крутного  моменту  кривошипа  від  основних  параметрів  глибинного  та  наземного  

обладнання: 

При  русі  точки  підвіски  штанг  вгору: 

М 

 

= 	
г  • k1 • sin(~P, — 2 ) 	а  ~ 	 {(g ± ) . [L нис• 

4 	к  • sіи(грз  — гр2 ) 

	

+ Нс)ttrr ' d,., . Рр  )+ drt) ' (р  . - 	- рсгг  1~ 

При  русі  точки  підвіски  штанг  вниз: 

М  у 	~ • r • k, • s[п(~РІ  — 	2) ) _ 
[ .~Оцl1 • ~̀ 	± а)• С~tгп  ' 	a ~х  — 11 	 ~ 

(3.6) 4 	к  • sіп(гр3 — гр, ) 

(~г~ г  - ~ 	( 	 dp ~r ><г  ~ • ~~с~г  + р< + 	h -   

7 

Рыrт  • hupi + 
(3.5) 
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Рис. 3.1 Графіки  залежності  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг, 
від  ходу  плунжера: 

1— дійсної, отриманої  за  допомогою  гідравлічного  
динамографа; 
2— теоретичної, визначеної  за  спрощеними  формулами; 
3— теоретичної, визначеної  з  врахуванням  тиску  на  гирлі  
свердловини, густини  рідині  та  висоті  динамічного  рівня  
рідини  
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Перша  частина  формул  характеризуе  вплив  геометричних  характеристик  

виконавчого  механізму  верстата-гойдалки, друга  — глибинного  обладнання  та  

Характеристик  газорідинної  суміші  в  свердловині. 

3.1. Режими  роботи  верстатів-качалок  

Режим  роботи  верстата-качалки  може  бути  статичним  і  динамічним. 

Для  визначення  закону  зміни  динамічного  навантаження  в  залежності  від  

кінематичних  параметрів  верстата-качалки  та  глибинного  обладнання  запишемо  

силу  інерції  від  маси  колони  штанг  та  стовпа  рідини, що  знаходиться  над  

плунжером  глибинного  насоса, як: 

F;f, = т~ • ак, 	 (3.7) 

де  т  = т  	+ трід  - маса, яка  враховуеться  при  русі  вгору; 

т~ = 	- при  русі  штанг  вниз; 

тш,~Z - маса  колони  штанг, зануреної  в  рідину; 

- маса  рідини, що  знаходиться  над  плунжером  глибинного  насоса; 

ак  - прискорення  точки  К  головки  балансира. 

для  визначення  впливу  прискорення  на  інерційне  навантаження  запишемо  

лінійне  прискорення  точки  підвіски  штанг  через  кутове  прискорення  балансира: 

►► 	г 	►  аК  =Е3 •k1 =(П3 . 	+ЕІ  •П3 •k1, (3.8) 

де  Е3 , k1 - кутове  прискорення  та  довжина  переднього  плеча  балансира  

верстата-качалки; 

Пз  , Пз  - перша  та  друга  передаточні  функції  балансира, які  визначаються  за  

формулами  (2.9), (2.10). 

Прийнявши, для  перманентного  руху, що  кривошип  рухаеться  з  постійною  

кутовою  швидкістю, тобто  г.~1 =const і  Еі  =0 та  записавши  кутову  швидкість  

кривошипа  через  частоту  обертання, отримаемо  формулу  для  аналізу  впливу  

чисел  качань  на  прискорення  точки  підвіски  штанг: 
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(3.9) 

3 формули  (3.9) видно, що  зміна  прискорення  точки  підвіски  штанг, а  отже  

й  сили  інерції, відбуваеться  відповідно  до  другої  передаточної  функції  балансира, 

та  пропорційна  квадрату  чисел  кацань  та  довжині  переднього  плеча. При  

розрахунку  значення  динамічної  складової  навантаження  точки  підвіски  штанг  

треба  врахувати, що  маса  приведена  в  цю  точку  е  змінною. Тому  необхідно  

враховувати  процес  передачі  маси  рідини  з  НКТ  на  штанги  при  їх  русі  вгору  та  

навпаки  при  русі  штанг  вниз. 

Цей  процес  характеризуеться  кутами  гр~., гр,, - сприйняття  та  передачі  ваги  

рідини  (рис. 3.2а). Ці  кути  аналогічні  коефіціенту  втрати  ходу  плунжера  [23], 

який  використовуеться  при  побудові  динамограми: 

Gрі() ' Lнис  = 
І  + І  

(3.10) 
Е  ~'4urm ~пр  ,, 

де  G/,;,) — вага  рідини, що  знаходиться  в  колоні  НКТ  над  плунжером; 

L„(,C. — глибина  підвіски  насоса; Е— модуль  пружностl матеріалу  штанг; 

Аи,,,,, А„,ј, — площа  поперечного  перерізу  штанг  та  НКТ. 

Максимальне  динамічне  навантаження  при  ході  вгору  буде  діяти  тоді, коли  

гр(„ : 0, тобто  на  невеликих  глибинах. В  цьому  випадку  маса  рідини  швидко  

передаеться  на  штанги, а  в  точці  підвіски  штанг  діе  значне  прискорення. 

Збільшенні  кута  сприйняття  навантаження  відбуваеться  при  зростанні  глибини  

розміщення  штангового  насоса  або  його  діаметра. 

На  рис. 3.26,в  приведені  теоретичні  динамограми, побудовані  для  чисто  

статичного  навантаження  та  з  врахуванням  динамічної  складової. Розрахунки  

виконані  для  насоса  діаметром  44мм, при  частоті  хитань  балансира  — б,бкач./хв. 

для  глибини  підвіски  700м  та  2000м. Як  видно, зростання  втрати  ходу  приводить  

до  зменшення  залежності  максимального  навантаження  від  динамічної  складової, 

тому  на  великих  глибинах  — близько  2000м, навантаження  точки  підвіски  штанг  

МоЖна  визначати  за  статичними  складовими. 
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Негативний  вплив  сили  інерції  при  русі  вню  пояснюеться  тим, що  вона  

сПрияе  зменшенню  мінімального  навантаження  на  початку  ходу  точки  підвіски  

штанг  вниз. Це  суттево  для  верстатів-качалок  з  балансирним  та  комбінованим  

зрівноважуванням, оскільки  розрахунок  необхідної  ваги  балансирних  противаг  

базуеться  на  значенні  мінімального  зусилля. 

Для  визначення  впливу  прискорення  на  навантаження  точки  підвіски  штанг  

Зручно  скористатись  значенням  коефіціента  динамічності  [75]: 

F тах  
К  __  дгІн 
  д 	 (3.11) 

де  F І  Х - максимальне  навантаження  визначене  при  врахуванні  тільки  

статичної  складової  ; 

Fг Х  - максимальне  навантаження, визначене  при  врахуванні  додаткового  ин  

динамічного  навантаження. 

Максимадьні  значення  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг, будуть  

визначатись  за  формулами: 

F — 	
(

1 
В 	В. 	 ~ 

	

~угих  Fcm ' К~ , 	 3.2 

Н  Н. 
Finin — Fc~nz ' Кd ~ 

в  н  

F

де  F~.,,, , F, - статичні  навантаження  при  русі  штанг  вгору  та  вниз: 

в  _ , 
crп  — Gu~rn + G/)id — F~ ~ 

FcH = G,1,1 — Fif ; 

(3.]3) 

(3.14) 

(3.15) 

Gй~н1 - вага  колони  штанг, занурених  в  рідину; 

GЈ„() - сила  гідростатичного  тиску  стовпа  рідини, що  знаходиться  в  НКТ  на  

Плунжер; 

Fti - зусилля  на  плунжер  глибинного  насоса  з  сторони  стовпа  рідини, яка  

знаходиться  за  трубами  НКТ. 

тих  
Fcrп  
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3г1дН0 фОрМуЛ  (3.5), (3.6), (3.9), (3.12) та  (3.13) ОСНОВНИМИ  Зм1ННИМИ  

параметрами  Обладнання  СШГНУ, які  впливають  на  коефіціент  динамічності, а  

отже  й  на  режим  роботи  верстата-качалки, виступають: 

а) кількість  качань  балансира  (6 <_ n <_ 14 кач./хв); 

б) довжина  ходу  точки  підвіски  штанг  (0.5 < Н <_ 4м); 

в) глибина  підвіски  насоса  ( 600 <_ L„uC. <_ ЗОООм); 

г) діаметр  штанг  та  плунжера  (16 <д„,,,,<_ 25мм, 28<_d,,<_95); 

д) густина  рідини  в  свердловині  (200 <_ рс, <_ 1050кг/м'); 

е) динамічний  рівень  рідини  в  свердловині  (0 <_ Нд,(,, <_ L,IuL ); 

ж) гирловий  (лінійний) тиск  та  тиск  газу  в  свердловині  (0.1 _< р <_ О.6МПа, 

0.1 < рС.(,< 5МПа). 

Параметри  а) — г) - регульовані, тобто  значення  їх  задаеться  при  виборі  

необхідного  режиму  відкачки  і  залишаеться  постійним  під  час  заданого  періоду  

роботи  верстата-качалки. Параметри  д) - ж) залежать  від  стану  газорідинної  

суміші  в  свердловині  і  можуть  змінюватись  в  процесі  їі  експлуатації. 

Розглянемо  залежність  навантаження  приводу  від  постійних  параметрів. 

При  цьому  будемо  вважати, що  змінні  параметри  приймають  значення, які  

забезпечують  мінімальне  навантаження  приводу  верстата-гойдалки: р,,=1050кг/м'; 

N~zИH = 0; р, = 0.1 МПа; р,~= 0,1 МПа. 

На  рис. 3.3 побудовані  графіки  залежності  коефіціенту  динамічності  від  

параметрів, які  мають  визначальний  вплив  на  зміну  його  значення: діаметра  

плунжера  глибинного  насоса  та  чисел  качань  балансира. Графіки  побудовані  з  

врахуванням  максимально  можливої  глибини  підвіски  насосів  певного  діаметра, 

щ0 пов'язан0 з  їх  технічними  характеристиками  [17]. 

Відповідно  до  рис. 3.За  коефіціент  динамічності  зменшуеться  при  зростанні  

глибини  підвіски  насоса  та  збільшенні  діаметра  плунжера. Для  початку  ходу  

штанг  вгору  та  наприкінці  ходу  їх  вниз  завжди  Kd > 1. При  збільшенні  глибини  

підвіски  залежність  коефіціента  динамічності  від  діаметра  плунжера  зменшуеться. 
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Рис. 3.3 Залежність  коефіціенту  динамічності  від  параметрів  СШНУ: 

а) — діаметра  плунжера  глибинного  насоса  для  глибини  його  підвіски: 
1— 700м; 2— 1000 м; 3— 1500 м; 4— 2000 м; 
б) — довжини  ходу  плунжера  при  числі  качань  балансира: 
5- б  кач./хв.; б - 8 кач./хв.; 7- 10 кач./хв.; 8- 12 кач./хв. 
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Залежність  коефіціента  динамічності  від  довжини  ходу  е  нелінійною, що  

пояснюеться  впливом  довжини  ходу  на  другу  передаточну  функцію  балансира  Ця  

нелінійність  збільшуеться  при  зростанні  чисел  качань  балансира  (рис. 3.36). 

Вплив  густини  газорідинної  суміші  проявляеться  в  тому, що  при  пуску  

свердловини  в  роботу, в  ній  знаходиться  рідина, густина  якої  вибираеться  з  умови  

відсутності  ії  викиду  з  свердловини  [76] для  зрівноважування  пластового  тиску. 

Як  правило  пластові  тиски  відрізняються  по  всій  площі  родовища  (додаток  А) 

тому  густина  рідини, навіть  при  запуску  верстата-гойдалки  в  роботу, в  кожній  

свердловині  може  бути  різною. Після  початку  роботи  глибинонасосної  установки  

густина  газорідинної  суміші  буде  поступово  зменшуватись  через  вплив  газу. 

Відповідно  до  цього  умови  навантаження  приводу  будуть  також  змінюватись. 

Оскільки  густина  рідини  впливае  на  вагу  колони  штанг, що  знаходиться  в  цій  

рідині, то  зменшення  густини  газорідинної  суміші  буде  приводити  до  зростання  

навантаження  верстата-качалки, незважаючи  на  зменшення  ваги  рідини. 

Іншим  змінним  параметром, який  впливае  на  навантаження  верстата-

качалки  виступае  динамічний  рівень  рідини  в  свердловині, створюючи  тиск  

підпору  на  вході  в  циліндр  глибинного  насосу  [77]. При  пуску  верстата-качалки  

рівень  рідини  знаходиться  на  гирлі  свердловини  і  подальша  його  зміна  залежить  

від  швидкості  припливу  рідини  з  пласта. 

Через  вплив  густини  газорідинної  суміші  та  динамічного  рівня  наперец  

визначити  режим  роботи  СШНУ  досить  важко, виконати  це  можна  при  

безпосередньому  аналізі  динамограми  навантаження  точки  підвіски  штанг  [78]. 

На  рис. 3.4 приведені  динамограми, зняті  на  свердловинах  нафтового  

родовища  НГВУ  "Долинанафтогаз", в  табл. 3.1 - параметри, визначені  по  цих  

динамограмах. 

Графіки  навантаження, показані  на  рис. 3.4а-г, демонструють  роботу  32 мм  

насоса  на  різних  глибинах, графіки  рис. 3.4д-ж  - роботу  насосів  діаметрів  44мм, 

57мм  та  70 мм  на  однаковій  глибині  підвіски. Як  видно  з  табл. 3.1 зростання  

Глибини  підвіски  та  діаметра  плунжера  насоса  не  завжди  приводить  до  

збільшення  ваги  рідини, оскільки  ії  густина  відмінна  в  різних  свердловинах. 
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Рис. 3.4 ДинаМограми  зусиль, зняті  на  свердловинах: 
а) - №  ] 05; б) -№5б; в) -№  108; г) -№  10б; д) -№911; е) -№708; ж) -№209; 
а) - г) - свердловини  з  однаковим  діаметром  плунжера; д) - е) - свердловини  з  
однаковою  глибиною  підвіски. 
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Динамічний  рівень  впливае  на  визначення  мінімального  навантаження  

Точки  підвіски, створюючи  тиск  підпору  на  вході  в  циліндр  глибинного  насоса. 

По  цій  причині  мінімальні  навактажекня  в  свердловинах  Nº56 та  Nº708 практично  

рівні, хоча  параметри  глибикного  обладнання  - різні. 

Вплив  густини  рідини  та  дикамічного  рівня  приводить  до  того, що  

розрахукки  втрати  ходу, виконакі  по  формулі  (3.10) не  співпадають  з  втратою  

ходу, визначеною  по  динамограмl. 

Кращі  результати  отримані  при  використанні  наступних  формул: 

іі, = іЭ.шт  + іЭ.тр  

	

O1f}!

_  	- 
С)U1l 

~F1i1LlX - F 	. LHC CI  

	

де, ~,Z~~ yn - 	 втрата  ходу, викликана  деформаціею  
Е  • 

колони  штанг; 

GC7/() • 
L

HQC' 

~111ј) 

E • Ayr,p 

втрата  ходу, викликана  деформаціею  НКТ. 

Таблиця  3.1 

Параметри  обладнання  СШГНц, визначенl по  динамограмах  

Параметр  
Номер  свердловини  

105 56 108 106 911 708 209 

д,,,,, мм  32 32 32 32 44 57 70 

1260 1420 1648 1823 1353 1360 1250 

G,,,d, кН  9.05 4.53 6.86 12.36 19.62 7.92 2.04 

G и,,,,, кН  32.35 44.26 45.98 43.5 34.35 45.57 40.26 

F()1111 	кН  тих   
37.66 49.4 59.43 62.41 51.71 58.44 69.93 

F`~І+" 	кН  
ттп  , 

19.22 36.22 40.53 38.7 20.33 36.16 35.13 

н , м  0 0 1600 1099 804 873 1250 

р/„ кг/м3 910 404 527 860 972 232 432 

Я, м  0.232 0.131 0.255 0.426 0.455 0.263 0.472 

К() 1.057 1.075 1.058 1.044 1.041 1.056 1.039 

[ К(І1/ 0.936 0.942 0.94 0.94 0.937 0.938 0.937 

(3.16) 
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Таким  чином, вірне  визначення  діючих  навантажень  на  верстат-качалку  та  

режиМу  його  роботи  можливе  тільки  при  врахуванні  як  можна  більшої  кількості  

параметрів  СШГНц. 

3.2. Визначення  ваги  противаг  при  їх  розміщенні  на  кривошипі  

3.2.1 Аналіз  існуючих  методів  

Розглянемо  праву  частину  рівняння  (3.2), яка  враховуе  вплив  маси  ланок  

верстата-качалки  на  крутний  момент  кривошипа. На  остаточну  форму  моменту  

впливають: вага  кривошилів, кривошипних  противаг  та  незрівноважена  маса  

балансира. Визначальним  е  вплив  на  крутний  момент  кривошипа, його  маси  та  

ваги  противаг, розміщених  на  ньому. 

Масу  зрівноважуючих  противаг  при  розміщенні  їх  на  кривошипах, можна  

визначити  , з  умови  рівних  значень  максимумів  крутного  моменту  [79], з  умови  

мінімуму  середньоквадратичного  тангенціального  зусилля  на  шатуні  [35], або  з  

умови  рівності  робіт  за  робочий  цикл  [80] (найбільш  простий  та  поширений  

метод). При  цьому  необхідне  значення  ваги  противаг  розраховуеться  по  настулній  

формулі  [2 3 ] : 

, 	1 
Gnp 

_ 
- G и[іп  + г   Gріг1 ~ (3.17) 

де  G 14,,,, - вага  колони  штанг, занурених  у  рідину; 

Gp;() - вага  рідини, що  знаходиться  над  плунжером  глибинного  насосу. 

В  роботі  [45] запропонована  формула  яка  додатково  враховуе  масу  деталей  

Верстата-качалки  та  деякі  геометричні  розміри  його  ланок: 

G„ = 
(
G' 	+0. 5G ) • k~ u~rrт 	 рг() 	k 

r~ 
GCIC1'l  "CIU7 + "_ • 	

• G, 

r 

 

у~ 

R~ 
(3.18) 

k 

 

      

де  G,., , G - вага  балансира  та  кривошипа; 

k,,k - величина  лереднього  та  заднього  плеча  балансира; 
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- відстань  від  осі  опори  балансира  до  центру  його  ваги; 

г1 - відстань  від  осі  обертання  кривошипів  до  центру  його  ваги; 

j• - радіус  установки  пальця  кривошипа; 

R- відстань  від  центра  ваги  противаг  до  осі  обертання  кривошипів. 

Для  співставлення  результатів  розрахунків  по  формулах  (3.17) та  (3.18) 

проведено  визначення  ваги  противаг, розміщених  на  кривошипах, з  

використанням  геометричних  характеристик  верстатів-качалок  7СК12-2,5-4000 та  

цР12Т-3-5500 для  їх  максимальноі' вантажопідйомності  120кН. Геометричні  та  

силові  характеристики, використані  при  розрахунках, подані  в  табл. 3.2. 

Таблиця  3.2 

Кінематичні  та  силові  параметри  верстатів-качалок  

Верстат-качалка  г, м  r/1 r/k k/ki Н, м  

7СК  12-2,5-4000 1.2 0.4 0.48 1 2.5 

UP12T-3-5500 1.1 0.335 0.393 0.933 2.5 

Силові  параметри  

Верстат-качалка  

Загальна  вага, кг  

Кривошип  Противаги  
Головка  
~ оалансира  

Траверса  Балансир  

UP12T-3-5500 2100 5520 390 495 990 

7СК  12-2,5-4000 ] 485 6080 390 495 890 

Відстань, на  якій  необхідно  розмістити  кривошипні  противаги, визначалась  

з  використанням  методики  [35] за  формулою: 

R= R І71 CL~ 

3,7 - 
М 

 ІІ7 ЇУ1 ) , 
(3.19) 

~І7гах  — M min 

7 

( 	 г ~ 
де  	— 2- 1• R171 	• G,, +>"~ • Gk,7 + G1.7 ' I r"~~~ г  • k,

І 
 

МаііуІ  = 2.1 • 	• Gk + Gclu.7 1бuл  •- 
~ 	 ki 

/ 	 r \ 
, 
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- максимальне  та  мінімальне  значення  зрівноважуючого  

моменту  балансирних  вантажів; 

- максимально  можлива  відстань  розміщення  кривошипних  противаг; 

При  виборі  максимальної  глибини  спуску  насоса  необхідно  враховувати  два  

параметри  верстата-качалки: максимально-допустиме  навантаження, що  діе  в  

точці  підвіски  штанг  і  максимально-допустимий  крутний  момент  на  валу  

кривошипа. 

Найбільше  навантаження  точки  підвіски  штанг  можливе  при  двох  варіантах  

вибору  компоновки  глибинного  обладнання: 

1- максимальній  глибині  підвіски  насоса  та  мінімальному  його  діаметрові; 

2- максимальному  діаметрові  насоса  та  меншій  глибині  його  підвіски. 

Результати  розрахунків  зведені  в  табл. 3.3, з  якої  видно, що  вага  противаг, 

необхідна  для  зрівноважування  верстата-качалки, в  першому  варіанті  буде  в  1.5 

раза  більшою  за  вагу  противаг  другого  варіанта. 

Таблиця  3.3 

Порівняння  результатів  розрахунків  ваги  кривошипних  противаг  

Варіант  
компоновки  

Вага  колони  
штанг, кН  

Вага  стовпа  
рідини, кН  

Макс. вага  
кривошипних  
противаг, кН  

Розрахунок  по  
формулі  

~ 

~~ 
~ 

1 
98.03 21.97 109 3.17 

98.03 21.97 70.78 3.18 

2 
38.83 81.17 71.50 3.17 

38.83 81.17 47.64 3.18 

N ~ 
~ 
U 

- 

1 
98.03 21.97 ] 09 3.17 

98.03 21.97 71.75 3.18  

2 
38.83 81.17 79.41 3.17 

38.83 81.17 49.55 3.18 

Це  означае, що  привід  верстата-качалки  знаходиться  в  важчих  умовах  при  

Роботі  насосів  малих  діаметрів  на  значній  глибині. 



де  рх  - максимальні  значення  зведеного  моменту  від  сили  М  .tiіux /t/IMclX 
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При  порівнянні  розрахунків, виконаних  за  формулами  (3.17) та  (3.18) видно, 

Іцо  значення  ваги  противаг  суттево  відрізняються. Це  пов'язано  з  тим, що  

формула  (3.17) не  враховуе  кінематичних  та  масових  характеристик  виконавчого  

механізму  верстата-качалки. Співставлення  розрахунків  з  дійсною  вагою  противаг  

верстатів-качалок  цР  12Т  та  7СК  12 показуе, що  для  роботи  на  великих  глибинах  

(понад  2000м) вага  противаг, розміщена  на  кривошипах, е  заниженою, а  для  

насосів  великих  діаметрів  — завищеною. Розрахунки  необхідної  ваги  противаг  та  

місця  їх  розміщення  на  кривошипах  по  формулах  (3.18) та  (3.19) дають  якісних  

результатів  в  тому  випадку, якщо  рідина  — дегазована  і  динамічний  рівень  не  

знаходиться  на  прийомі  глибинного  насоса. 

3.2.2 Визначення  необхідної  ваги  противаг  та  відстані  їх  розміщення  за  

максимальними  значеннями  крутного  моменту  кривошипа  

Густини  рідини, що  знаходиться  в  свердловині, та  динамічний  рівень  

впливають  на  максимальне  навантаження  точки  підвіски  штанг, якому  відповідаЕ  

максимальне  значення  крутного  моменту  кривошипа. 

Верстат-качалка  якісно  зрівноважений  в  тому  випадку, якщо  максимуми  

крутного  моменту  для  ходу  вгору  та  вниз  рівні  між  собою. В  тому  випадку, якщо  

максимум  моменту  для  ходу  вгору  буде  перевищувати  максимум  моменту  для  

ходу  вниз  — верстат-качалка  буде  недозрівноваженим. І  навпаки, при  перевищенні  

необхідного  значення  зрівноважуючого  моменту, максимум  для  ходу  вгору  буде  

меншим  за  максимум  при  ході  вниз, верстата-качалка  — перезрівноважений. 

Тому  умову  рівності  максимумів  крутильного  моменту  кривошипа  доцільно  

використати  для  визначення  необхідної  відстані  розміщення  противаг  на  

кривошипах. Визначення  необхідної  ваги  противаг  проведемо  з  умови  мінімуму  

амплітуди  крутного  моменту  [79] : 

М  тІгах  + М  тnих  
рх 	rx 

Мир  .ігих  — 	~ (3.20) 

корисного  опору, що  діе  в  точці  підвіски  штанг, для  ходу  вгору  та  вниз. 
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$ роботі  [ 17] пропонуеться  вшначати  максимальні  значення  крутного  

моменту  за  формулою: 

м  ~ .~І L,Ї  = 1,2Н[30U + 0,236(F,,7L„ — 
	

(3.21) 

де  Н - максимальний  хід  плунжера  глибинного  насоса; 

FЈ)z C1x , F,,,,7 - максимальне  та  мінімальне  навантаження  точки  підвіски  

цtтакг. 

Формула  (3.21) дае  значення  максимумів  крутного  моменту  однакові  при  

ході  штанг  вгору  та  вниз, що  не  відповідае  дійсності. Тому  визначимо  максимуми  

Крутних  моментів  з  формул  (3.5), (3.6). 

Момент, створений  противагами  та  вагою  кривошипа  з  врахуванням  

незрівноваженості  балансира  та  сил  інерціі:, визначимо  за  формулою  (рис.2.12): 

М~пр  = 
к ~  

(Gпр  + Ф  ;р  ) • Lh~, + Gk~ + Фk>> • ~ 
~ 	 2~ 

• COS (р1 + 

/ 	 ґ  ~ ~ 

+ Ф„~, • L,, + Ф;~р  h' • sіигрl + 
~ 	 2 J 

+ П~3 • k, • ~(G~ + Ф~. )()  + Ф  ~ • Slи(СР3 )~ 

Вплив  сили  інерції  на  додаткове  навантаження  опор  редуктора  та  крутний  

момент  кривошипа  ілюструе  рис. 3.5а. Для  пояснення  ії  впливу  розділимо  рух  

кривошипа  між  крайніми  положеннями  на  4 фази: 

1 фаза  — поворот  кривошипа  від  крайнього  верхнього  положення  до  кута  90; 

2 фаза  — поворот  кривошипа  від  кута  900 до  1800; 

3 фаза  — поворот  кривошипа  від  кута  180(' до  270('; 

4 фаза  — поворот  кривошипа  від  кута  270(' до  360°; 

На  фазах  1,2 противаги  виконують  додатню  роботу, їх  енергія  використовуеться  

на  під'йом  колони  штанг, на  фазах  3 та  4 противаги  виконують  від'емну  роботу  і  

акумудюють  енергію  колони  штанг, що  рухаеться  вниз. Відповідно  на  фазах  1,2 

крутний  момент, що  створюють  кривошипні  противаги  - від'емний, а  на  фазах  3 та  4 

' додатній. 
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Рис. 3.5 Вплив  сили  інерції: 

а) на  навантаження  опор  кривошипного  вала: 
] — статична  вага  противаг; 
2— з  врахуванням  сили  інерції  при  иКр=6 об/хв; 
3- з  врахуванням  сили  інерції  при  пh1,=12 об/хв. 
б) на  крутний  момент  кривошипа: 
4— з  врахуванням  сили  інерції  при  пК1,=6 об/хв; 
5— з  врахуванням  сили  інерції  при  п 12 об/хв; 
6— від  статичної  ваги  противаг  
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у  крайньому  верхньому  положенні  кривошипа  сила  інерції  підсилюе  дію  

Противаг, в  цей  час  вона  сприяе  зменшенню  навантаження  опор  редуктора. Під  час  

руХу  кривошипа  до  другого  крайнього  положення  дія  проекції  сили  інерції  поступово  

зменшуеться  і  вона  дорівнюе  "0" при  його  горизонтальному  положенні. Під  час  

подальшого  руху  кривошипа  до  його  крайнього  нижнього  положення  проекцїя  сили  

інерції  збільшуе  дію  сили  ваги  кривошипних  противаг  до  максимальниго  значення  в  

нижньому  вертикальному  положенні  кривошипа. Дія  сили  інерції  залежить  від  

кількості  обертів  кривошипа. Наприклад, для  верстата-качалки  UP і  2Т  вона  сприяе  

зміні  навантаження  на  6% при  кількості  обертів  кривошипа  n = 6.5 об./хв. та  досягае  

21% при  nkр  = 12 об./хв. 

Вплив  сили  інерції  на  крутний  момент  кривошипа  ілюструе  рис. 3.56. 

Крива  1 відповідае  додатковому  моменту  від  сили  інерції, що  діе  на  кривошипі  

верстата-качалки  при  nh~, = 6.5 об./хв, крива  2— при  nK~, = 12 об./хв. 

Вплив  додаткового  моменту  від  сили  інерції  противаг  для  схем  з  від'емним, 

додатнім  та  нульовим  дезаксіалом  е  різним. 

для  аксіальної  схеми  та  схеми  з  від'емним  дезаксіалом  на  першій  фазі  він  мае  

негативний  вплив, оскільки  сприяе  зменшенню  моменту  противаг. для  схеми  з  

від'емним  дезаксіалом  при  куту  ( 1 п   починае  діяти  максимальний  момент  від  сили  

корисного  опору  і  в  цей  час  сила  інерції  сприяе  його  збільшенні. 

Тому  для  покращення  умов  зрівноважування  в  схемах  верстатів-качалок  з  

від'емним  дезаксіалом  потрібно  вісь  противаг  зміщувати  на  певний  кут  13 (див. 

рис. 2.12). В  існуючих  конструкціях  за  аксіальною  схемою  та  схемою  з  від'емним  

дезаксіалом  це  означае, що  зрівноважування  потрібно  виконувати  переміщенням, в  

першу  чергу, верхніх  противаг. 

Для  схеми  верстата-гойдалки  з  додатнім  дезаксіалом  кривошипи  обертаються  в  

іншу  сторону, тому  в  першій  фазі  момент  сили  інерції  навпаки  допомагае  

компенсувати  момент  від  сили  корисного  опору. Виконувати  зрівноважування  

необхідно, переміщуючи  в  першу  чергу  нижні  противаги. 

3 формули  (3.22) можна  визначити  необхідне  максимальне  значення  

моменту  мас  противаг. 
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3рівноважуючий  момент  набуде  максимуму  при  ср і  = 1800 , тобто  при  

Горизонтальному  розміщенні  кривошипа  і  кут  ср  при  цьому  буде  близьким  до  

1800, тому  можна  записати, що: 

 

/, ~ 

G,7~ • L»~ + Gh,, ' 2 ~ 

  

 

+ П' 	• 
3 	

k1 (G~ + 
ы  tux  (3.?3) 

    

де  П'3 	- значення  першої  передаточної  функції  балансира, що  вїдповідае  1пих  

положенні  кривошипа  при 	= 180
0 
. 

Знайшовши  необхідне  значення  максимального  зрівноважуючого  моменту, 

можна  визначити  необхідну  вагу  балансирних  противаг  при  їх  розміщенні  на  

кривошипі  для  виконання  зрівноважування: 

МЗ~' G,
)1 
, = 

L 

	

	
(3.24) 

nhіnux 

де  Lnі,1ІІux - максимально  можлива  віддаль  противаг  для  даного  типу  

верстата-качалки. 

3.2.3 Визначення  необхідної  ваги  противаг  при  їх  розміщенні  на  балансирі  

Крутний  момент  у  верстатів-качалок  з  балансирним  зрівноважуванням  мае  

меншу  від'емну  частину  [3]. 

Момент, що  створюють  балансирні  противаги, приведений  до  кривошипа  та  

з  врахуванням  його  ваги, незрівноваженої  маси  балансира  та  проекцій  їх  сил  

інерції  визначаеться  за  формулою: 

= 	+ Фk~, ) •  ~ • cos гр1 + Ф , -  ~ • sіуг  гр1 + 

+ П'~ • k 1 ~(G ~ + Ф~ ) • cos(гр3 ) + Ф  • siyt(гр3 )] + 
	

(3.25) 

+ П  3 • L61 , ' 	+ Ф;~,~, ) • cos(тс  + гр3 ) + Фr,,,,, sin(тг  + гр3 )~ 

де  L6n1) - відстань  від  осі  качання  балансира  до  иентру  мас  противаг; 

Ф ), Ф~j11) - проекції  сили  інерції  балансирних  противаг  на  осі  Х  та  У  

(див. рис. 2.12). 
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Визначивши  за  формулою  (3.20) необхідне  значення  максимального  

необхідного  зрівноважуючого  моменту, знаходимо  максимальний  момент, що  

❑овинні  створити  балансирні  противаги: 

Після  цього  знаходимо  необхідну  вагу  балансирних  противаг  для  виконання  

зрівноважування: 

1 ,< СІ  
1 v1 пр  n2CtX 

Gбnр  — Ln 	~ 	 (3.27) 
hпгrп  

де  Ln1!,~Z.n - мінімально  можлива  відстань  розміщення  противаг  для  даного  

типу  верстата-гойдалки. 

Проведемо  оцінку  впливу  сили  інерції  балансирних  противаг  на  

навантаження  опор  редуктора  та  їі  вллив  на  крутний  момент  кривошипа. 

Значення  проекцій  сили  інерці'і  визначаемо  згідно  формул  (2.20). Рис. 3.6 

демонструе  зміну  ціеї  сили  та  зведеного  моменту  від  сил  інерції  за  один  оберт  

кривошшlа. 

Опора  балансира  двоплечого  верстата-гойдалки  е  найбільш  навантаженою  

(див. рис. 2.14а), тому  проекція  сили  інерції  на  вісь  ц, додатково  навантажуе  

опору  коли  G~n1> > 0 і  розвантажуе  ії  при  G 	< 0. Відповідно  до  цього  на  

початку  фази  І  та  наприкінці  IV фази  повороту  кривошипа  сила  інерції  

балансирних  противаг  додатково  навантажуе  опору, а  в  ІІ  та  ІІІ  фазах  — 

розвантажуе. Додаткове  навантаження  складае  7% при  шести  обертах  кривошипа  

за  хвиJшну  та  досягае  40% при  15 об./хв. Розвантажуючий  ефект  е  меншим  і  

складае  4% при  шести  обертах  кривошипа  за  хвилину  та  24% при  15 об./хв.. 

Позитивний  вплив  сили  інерції  на  крутний  момент  кривошипа  полягае  в  

тому, що  в  І  та  ІІІ  фазах  руху  кривошипа  вона  сприяе  додатковому  збільшенні  

зрівноважуючого  моменту  на  3% при  шести  обертах  кривошипа  за  хвилину  та  на  

16% при  15 об./хв. Негативний  вплив  — збільшення  від'емної  частини  крутного  

Моменту  кривошипа  на  протязі  ІІ  фази  та  максимально  в  IV фазі. Сила  інерції  в  
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Рис. 3.6 Вплив  сили  інерції  балансирних  вантажів  на: 
а) — навантаження  опори  балансира  від  проекції  сили  інерції  на  вісь  У; 
б) — навантаження  опори  балансира  від  проекції  сили  інерції  на  вісь  Х; 
В) - крутний  момент  кривошипа; 
1 — при  nh~, = 6.5 об./хв.; 2— при  nhр  = 15 об./хв. 
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циХ  фазах  сприяе  зростанню  віД'емної  частини  на  4% при  6 обертах  кривошипа  на  

Хвилину  та  на  22% при  15 об./хв.. 

Балансирне  зрівноважування  дозволяе  отримати  менші  значення  крутного  

моменту  кривошипного  вала, а  отже  й  енергоспоживання  привідного  двигуна, в  

пррІВНЯНн1 з  КрИВОШИІІНИМ  ЗрІВНОваЖуваннЯМ  (рИс. 3.7). ДЛЯ  ЦЬОГО  ВЙДу  

зрівноважування  реверс  (вІд'емна  частина) крутного  моменту  практично  

відсутній. 

Недолік  цього  типу  зрівноважування  - більша  вага  противаг  в  порівнянні  з  

кривошипним. Визначити  співвідношення  між  вагою  кривошипних  та  

балансирних  противаг  можна  прирівнявши  значення  необхідних  зрівноважуючих  

мментів, тобто  M „ПUx 

G 	~
G

i7/J ~ ~і7/7 

Fi7/1 	 ~ 

LC1 пр  ' П  3 rr7пx 

~ 
() 

пр  пгах  • 

Оскільки  завжди  П'3 < 0.5, то  при  однаковому  навантаженні  точки  
~71их  

підвіски  штанг  вага  балансирних  противаг  буде  перевищувати  Вагу  кривошипних. 

Зменшити  значення  ціеї  ваги  можна, збільшуючи  плече  L61). 

3.2.4 Визначення  необхідної  ваги  противаг  при  комбінованому  

зрівноважуванні  

При  комбінованому  зрівноважуванні  частина  противаг  розміщуеться  на  

балансирі, частина  на  кривошипі. Запишемо  формулу  для  визначення  ваги  

кривошипних  противаг  з  врахуванням  ваги  балансирних  противаг  та  масових  

характеристик  тіла  та  головки  балансира, а  також  ваги  траверси. Попередньо  

рахуемо, що  вага  балансирних  противаг  розміщуеться  на  відстані  к - довжини  

заднього  плеча  балансира. 

Вагу  тіла, головки  балансира  та  вагу  траверси  приведемо  в  точку  

розміщення  балансирних  противаг  з  умови  рівності  статичних  моментів  мас  [73]: 

G 	- G
і11/) . "" - VC1G_l \""l 	""/ - G 7 

• "_ % 	 (3.?

рО
) 

1 



М, Нм  

1UU 

Рис. 3.7 Форми  крутних  моментів, що  діють  на  кривошипі  при: 

1 - кривошипному  зрlвноважуванн l; 

2 - балансирному  зрівноважуванні  
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Де  Gc"тгт.т  , 	' Gntp 

Зрівноважуючий  

визначиться  з  формули  

бадансирних  противаг: 

Г  

~ 

вага  тіла, головки  балансира  та  вага  траверси. 

момент, що  буде  діяти  на  кривошипному  валу  

(3.22) в  якій  додатково  врахуемо  вагу  та  сили  інерції  

(GhУ, 
~ti+() - 
L 17r) - 

l~ 
+ Фп~, • L„p + 

( 	 ~. ~ 
h 

+ Ф;~, Ln~, + Фk •j, • 	 sіп  гр~ + 
~ 	 2~ 

+ П'~ • k 1 ' [(G~ + Ф~ ) • cos(гр3 ) + Ф̀ • sin(гр3 ))+ 

+ П 	' L171, ' [(G,,1, + Фб1?/, ) COS(ТГ  + (рз  ) + ФС,ІІ/, • Sl1?(ТГ  + f(І3 )І  

3 формули  (3.29) можна  визначити  вплив  маси  противаг, розміщених  на  

кривошипах  та  балансирі  верстата-качалки  на  зрівноважуючий  момент. 

Необхідний  зрівноважуючий  момент  не  залежить  від  вибору  типу  

зрівноважування  і  визначаеться  з  формули  (3.20). Співвідношення  ваги  противаг, 

що  встановлюються  на  кривошипі  та  балансирі, визначимо  з  умови  мінімуму  

від'емної  частини  крутного  моменту, що  діе  на  кривошипі. 3 рис. 3.7 видно, що  

при  балансирному  зрівноважуванні  від'емна  частина  моменту  практично  

відсутня. Тому  приймемо, що  вагу  балансирних  противаг  при  комбінованому  

зрівноважуванні  потрібно  підібрати  такою, щоб  компенсувати  від'емне  значення  

моменту, викликане  кривошипними  противагами. Зміна  знаку  крутного  моменту  

відбуваеться  в  кінці  ходу  вниз, коли  перша  передаточна  функція  балансира  П'3 

приймае  мінімальне  значення. Необхіцне  значення  ваги  балансирних  противаг  

для  компенсації  значення  від'емного  моменту: 

Ci1Cj 

G
к+С~ Мз,~ 
r111Ј) - П  , 

.3 1911і? 

(3.30) 

де  1VI,;~,~ - максимальне  значення  від'емної  частини  крутного  моменту, 

отримане  після  визначення  ціеї  механічної  характеристики  при  чисто  

кРивошипному  зрівноважуванні. 

(3.29) 
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По  відомому  значенні  ваги  балансирних  противаг  з  формули  (3.25) 

Визначаеться  їх  максимальний  зрівноважуючий  момент: 

Мо  /~ тих  = Ghp 	+ П  3 іг~их  {
k1 • (G~ + Ф   ) + L 	. (G,71, + ~ (3.31) 

Максимальний  момент  ваги  кривошипних  противаг  визначаемо  за  

формулою: 

~; +о 	 ~: +F 
М~;пІ) >rгих  - Мир  тих  - M бпјі  п-іux' 

де 	М  ,р  піux - максимальне  значення  необхідного  зрівноважуючого  

моменту, що  визначаеться  за  формулою  (3.20). 

По  формулі  (3.22) визначаеться  необхідна  вага  кривошипних  противаг. 

Наприклад, при  проведенні  розрахунків  для  верстата-качалки  7СК  12 при  

визначенні  необхідної  ваги  противаг  для  трьох  варіантів  зрівноважування: 

кривошипного, балансирного  та  комбінованого  з  наступною  компоновкою  

глибинного  обладнання: діаметр  плунжера  глибинного  насоса  - 29мм, глибина  

підвіски  - 1 800м, число  качань  - 8 кач./хв. отримаемо  наступні  результати  

(табл. 3.3.). 

Таблиця  3.3 

Порівняння  якості  зрівноважування  

Тип  
зрівнова- 
жування  

_ 

Маса  противаг, кг  
Необх. максим. 
зрівн. момент, 
кНм  

Діючі 	максимальні  
значення 	крутного  
моменту, кНм  
Додатній  Від'емний  

Кривошипне  Кривошипних  2240 

65.72 

21.88 16.25 

Балансирне  Балансирних  3327 14.36 0.1 

Комбіноване  
Кривошипних  1820 18.21 0.93 

Балансирних  1030 

Як  видно, найменше  значення  крутного  моменту  кривошипа  отримаемо  при  

балансирному  зрівноважуванні, але  при  цьому  вага  балансирних  противаг  буде  

максимальною  з  усіх  варіантів. При  виконанні  кривошипного  зрівноважування  

вага  противаг  буде  меншою, ніж  при  балансирному, але  значення  максимального  

(3.32) 
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додатного  крутного  моменту  збільшиться  на  52%, а  від'емного  більш  ніж  в ] 60 

разів. При  комбінованому  зрівноважуванні  можна  отримати  менші  значення  

Максимального  крутного  моменту, ніж  при  кривошипному: на  17% - додатного  та  

на  94% - від'емного. 

3.3. Дос.nідження  вп.nиву  втрати  ходу  на  крутний  момент  кривошипа  

Аналіз  впливу  втрати  ходу  на  крутний  момент  кривошипа  проведемо  для  

ідеально  зрівноваженого  верстата-качалки. Визначимо  залежність  втрати  ходу  

плунжера  від  його  діаметра. При  цьому  визначимо  значення  максимумів  крутного  

моменту  кривошипа  для  холостого  (хід  вниз) та  робочого  (хід  вгору) ходів  

плунжера. 

для  цього  проведемо  розрахунок  зведеного  моменту  кривошипа  по  формулі  

(3.1) для  глибин  підвіски  насосу  1 ОООм, 1500м, 2000м  та  2500м  по  діаметрах, 

поданих  в  табл. 3.4. Збільшення  діаметра  плунжера  приводить  до  зростання  

максимального  моменту  для  робочого  ходу  і  поступового  зменшення  його  

від'емної  складової  для  холостого  ходу  (хід  штанг  вниз) (табл.3.4 та  рис. 3.8а). 

На  рис. 3.8а  показано  графіки  залежності  максимумів  крутного  моменту  

кривошипа  при  холостому  та  робочому  ходах  від  діаметра  плунжера  глибинного  

насоса, розраховані  для  глибини  підвіски  1000м. Розрахунок  проведено  з  

використанням  геометричних  та  масових  характеристик  верстата-гойдалки  

UP12T. Зростання  від'емної  частини  крутного  моменту  кривошипа  для  діаметра  

плунжера  95мм  пояснюеться  нецозрівноваженням  верстата-качалки. При  

недостатній  вазі  противаг  значення  крутного  моменту  кривошипа  різко  

збільшуеться  й  зубчаті  колеса  редуктора  верстата-качалки  працюють  при  

постійному  перевантажені, незважаючи  на  те, що  навантаження  точки  підвіски  

штанг  не  досягло  свого  максимуму. 

3 графіка  на  рис. 3.8в  видно, що  значення  максимального  крутного  моменту  

При  ході  вгору  перевищило  максимально  допустиме, яке  приводиться  в  інструкції  

ПО  використанні. Це  пояснюеться  наступним. При  збільшенні  діаметру  насосу  
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Рис. 3.8 Залежність  максимумів  крутного  моменту  кривошипа  та  втрати  ходу  

~ від  діаметру  плунжера  глибинного  насоса: 

а) - залежність  максимальних  значень  від  діаметра  плунжера; б) - залежність  
втрати  ходу  від  діаметра  плунжера; в), г) - залежність  максимальних  значень  
крутного  моменту  від  діаметра  плунжера: 
0- для  глибини  підвіски  1000м; 
х- для  глибини  підвіски  1 5ООм; 
+ - для  глибини  підвіски  2000м; 
- для  глибини  підвіски  2500м; 
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зростае  навантаження  точки  підвіски  штанг  та  втрата  ходу  (див. рис. 3.86). 

3ростання  втрати  ходу  при  перевищенні  максимального  значення  призводить  до  

того, Luo точки  максимумів  крутного  моменту  зміщуються  і  не  співпадають  із  

значенням  максимальної  швидкості, що  погіршуе  умови  зрівноважування  та  

приводить  до  зростання  крутного  моменту  кривошипа  (рис.3.9а). 

Таблиця  3.4 

Значення  максимумів  крутного  моменту  та  втрати  довжини  ходу  в  

залежності  від  діаметрів  плунжера  глибинного  насоса  

Глибина  
підвіски,м  

d11, мм  29 32 44 57 70 95 

1000 

М,рйк  , кНм  12.01 12.67 16.28 21.2 29.78 48.9 

М;;и  , кНм  8.6 8.06 5.5 2.68 0.73 5.1 

мм  0.035 0.052 0.137 0.238 0.412 0.796 

1500 

Щ  йх  , кНм  17.41 18.4 23.83 32.67 43.6 57.75 

М;~ , кНм  12.23 1].4 7.63 2.68 2.34 13.94 

мм  0.081 0.1 19 0.307 0.577 0.916 1.785 

2000 

М,;;~ , кНм  23.71 25.04 32.3 42.47 48.41 - 

М  n иС  , кНм  16.82 15.75 10.63 3.95 5.7 - 

,ммм  0.144 0.212 0.551 1.039 1.653 1 - 

2500 

кНм  29.4 31.07 39.07 43.9 - - 

Mr;~„ , кНм  20.8 19.5 13.12 0.48 - - 

мм  0.224 0.329 0.854 1.6 - - 

Ця  закономірність  відслідковуеться  для  всіх  діаметрів  насосів, коли  втрата  

ходу  перевищуе  максимально-допустиме  значення  (див. рис. 3.8в). 

Визначити  максимально-допустиме  значення  втрати  ходу  плунжера  можна  

побудувавши  графік  залежності  швидкості  точки  підвіски  штанг  від  їі  
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Рис. 3.9 Графіки  визначення  впливу  втрати  ходу  плунжера  : 

~) - на  крутний  момент  кривошииа  

~) - визначення  допустимого  значення  втрати  ходу  
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переміv-[ення  (рис. 3.96) для  ходу  штанг  вгору. Допустиме  значення  втрати  ходу  

Відповідае  переміщенні  плунжера  при  якому  швидкість  - максимальна. 

Значних  величин  втрата  ходу  плунжера  досягае  при  навантаженні  точки  

підвіски  штанг  верстата-качалки, близькому  до  120кН. 

3.4. Вплив  технічного  стану  глибинного  насоса  на  крутний  момент  

кривошипа  

При  виконанні  розрахунків  крутного  моменту  кривошипа  в  попередніх  

розділах  приймався  ідеальний  стан  глибинного  насоса: 

- циліндр  насоса  повністю  заповнений  дегазованою  рідиною; 

- 	динамічний  рівень  рідини  знаходиться  біля  прийому  насоса; 

- тиск  газу  на  гирлі  свердловини  рівний  атмосферному; 

відсутні  пропуски  рідини  в  нагнітальній  та  прийомній  частині  насоса, а  

також  в  колоні  насосно-компресорних  труб. 

Разом  з  тим, в  процесі  експлуатації  свердловини  такий  стан  насоса  

неможливий. 

Розглянемо, як  впливають  стани  глибинного  обладнання  на  крутний  момент  

кривошипа. Для  цього  проведемо  їх  математичне  моделювання. 

3.4.1 Незаповнення  рідиною  циліндра  насоса  

Незаповнення  циліндра  глибинного  насоса  рідиною  обумовлюеться  

попаданням  в  насос  газу. Це  може  спричинятись: засмоктуванням  газу  з  

Затрубного  простору  при  пониженні  динамічного  рівня  рідини  в  свердловині  до  

прийому  насосу  та  високому  газовому  факторі  в  свердловині  (при  цьому  газ  

поступае  з  пласта  разом  з  нафтою). 

Для  аналізу  впливу  незаповнення  циліндра  глибинного  насоса  на  крутний  

момент  кривошипа  проведемо  моделювання  процесу  навантаження  точки  

підвіски  штанг. 



1U~ 

Для  цього  вракуемо  коефіціент  наповнення  насоса  Kf який  дорівнюе  

відношенню  корисної  частини  хода  плунжера  до  всіеї  довжини  його  коду  (рис. 

3.10): 

_ AD 
кІІ  ВС  (3.33) 

Оскільки  незаповнення  насоса  рідиною  впливае  на  форму  динамограми  при  

Ході  точки  підвіски  штанг  вниз, то  змоделюемо  зміну  форми  ідеальної  

динамограми  (див. рис.3.10а). 

Ділянки  АВ  та  ВС  відповідають  рукові  точки  підвіски  штанг  вгору, сила  

що  діе  на  цик  ділянках  описуеться  формулами  (2.22). Зміна  форми  навантаження  

точки  підвіски  штанг  при  коді  вниз  опишеться  наступними  рівняннями  (див. 

рис.3.10б): 

Ділянка  CF : (Н  — ~ ,, ) < Sn7 <— Н, 

FСF F ко  = тих  —  

і 	~ 
Н 

 — s1t ' (Finax — 

тІ) / 

Ділянка  FE : (Н  — ~ (~Тј) + ~  )) < Sf1., < (Н  — 

FF. 
Fi:o = Finax — k тах  — Fmin ) ' Ки  , 

Ділянка  ED : H — 	Sn~~ с  Н  — 	+ 

(3.34) 

FDFE 
Fко  — Fxo — 

(КН  (Н  — ~) + ~~1— ктг  )) — Sи.тт   ~ 
(Finax — 

  

Ділянка  AD : 0 < Sn 7 

F~D — Finin 

де  Н - максимальний  кід  плунжера  глибинного  насоса; 

2,„/, , 2иІу„ , 2,, , 2~ - максимальні  деформації  труб, штанг, викликані  впливом  

Газу  та  сумарна  втрата  коду; 

КІ, - коефіціент  спаду  навантаження, який  характеризуе  втрату  ходу  із-за  

деформації  труб; 
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а) 

б) 

Рис. 3.10 Діаграма  навантаження  точки  підвіски  штанг  : 

а) - теоретична  динамограма  повністю  заповненого  циліндра  рідиною; 
б) - форма  динамограми  при  наявності  газу  в  циліндрі  
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Sn_т  - S (~РІ  , t - переміщення  плунжера; 

Finux  Fmin - максимальне  та  мінімальне  навантаження  точки  підвіски  

штанг; 

Ktt - коефіціент  наповнення  насосу. 

Крутний  момент  кривошипа  розраховуемо  по  формулі  (3.1). 

На  рис. 3.11 показано  результати  розрахунку  впливу  незаповнення  циліндра  

глибинного  насосу  на  крутний  момент  кривошипа. Незаповнення  впливае  на  

максимум  крутного  моменту  на  початку  ходу  вниз, понижаючи  його  додатне  

значення. Так  незаповнення  насоса  приводить  до  пониження  максимального  

крутного  моменту  при  ході  вниз  на  2% при  коефіціенті  наповнення  насоса  Кн  = 

0.9, на  30°/о  при  Кн  = 0.7 та  досягае  42°/о  при  Кн  = 0.5. 

При  значному  зменшенні  коефіціента  наповнення  до  значень, нижче  0.5 

відбуваеться  зростання  від'емної  частини  крутного  моменту  кривошипа  (рис.3.116). 

Таким  чином, при  незаповненні  циліндра  рідиною, крутний  момент  

кривошипа  відповідае  формі  недозрівноваженого  верстата-качалки. 

3.4.2 Пропуски  в  нагнітальній  частині  насоса  

Форма  динамограми  при  пропусках  рідини  в  нагнітальній  частині  насоса  

(витікання  через  нагнітальний  клапан, через  місце  посадки  сідла  нагнітального  

клапана, через  зазор  між  плунжером  та  втулками  насоса  ) різко  відрізняються  по  

формі  від  динамограм  при  витіканні  в  прийомній  частині  насоса  (витікання  через  

прийомний  клапан, через  місце  посадки  сідла  і  конуса  прийомного  клапана  і  т.д) 

[78]. 

При  пропуску  рідини  в  нагнітальній  частині  насоса  полірований  шток, в  

процесі  передачі  навантаження  з  труб  на  штанги, переміщуеться  на  додаткову  

величину, яка  залежить  від  об'ему  рідини, що  перетекла  під  плунжер. Внаслідок  

цього  передача  навантаження  відбуваеться  повільніше, що  приводить  до  

зменшення  кута  нахилу  лінії  АВ  сприйняття  навантаження  при  ході  вгору  (рис. 

3•12 лінія  АВ') і  прийомний  клапан  відкриваеться  пізніше  (точка  В'). Пропуск  

Рідини  в  нагнітальній  частині  насоса  також  приводить  до  швидшого  закриття  
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прийомного  клапана  (точка  С') та  зменшення  часу  передачі  навантаження  зі  штанг  

на  Труби  і  нагнітальний  клапан  відкриваеться  раніше  (точка  Д'). 

При  моделюванні  процесу  навантаження  точки  підвіски  штанг  врахуемо  

ВТрату  ходу  плунжера  при  русі  вгору  : 

О  < іівнги 	к1> > 	 (3.35) 

де  ~ві~іі~ — втрата  ходу  через  перетікання  рідини  під  плунжер. 

При  ~«нт  =0 нормальна  робота  насоса, при  ~вг~rrr =2 відбуваеться  зрив  

подачі  глибинного  насоса  із-за  витікання  в  нагнітальній  частині. 

Зміна  форми  навантаження  точки  підвіски  штанг  опишеться  наступними  

рівняннями  (див. puc. 3.12а): 

Ділянка  АВ' . О  < Ѕ~.і  < + а, 

FАВ   = Е 	птіп  — в 	' ~Ітах  — ~іпігі  ~ 
+ aј  

Ділянка  В'С  . (~ + а) < Sn7 < (Н  - b), 

Ділянка  С'С" С . Н  — b < Ѕу~ і  — Н, 

с,С,, 
Еко 	= TUX СОЅ  

 

впл  -(Н— b)  (3.36) 

   

     

Ділянка  С"D' . Н  — (~ + b) < ѕ 1 < Н, 

- , 

~> О  = Етах  ' cos 
а 	Н  — 	

~і41их  • cosi 	а 	Етіп  
~ 	 +bi 	ј  

 

7 

  

Ділянка  D'А  . О  < ѕ,,і  < Н  — (~ + b), 

FD~A = 
U > О 	тіп  

Витікання  в  нагнітальній  частині  змінюе  форму  крутного  моменту  

кривошипа  на  початку  руху  точки  підвіски  штанг  вгору, дещо  знижуючи  його  

значення  в  кінці  ходу  вгору, а  на  початку  ходу  вниз  сприяе  збільшенні  від'емної  

частини  моменту. Якщо  витікання  в  нагнітальній  частині  значне  і  досягае  деякого  

значення  ак~„ то  відбудеться  зрив  подачі  насоса, при  цьому  максимум  крутного  
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моменту  при  ході  вгору  досягае  свого  найменшого  значення  і  зміщуеться  на  кут  

~Phx 
ло  відношенні  до  нормальної  роботи  насоса  (рис. 3.13). Форма  крутного  

Момента  розрахована  для  найменшого  діаметра  насоса  d = 29мм, проте  характер  

зміни  форми  крутного  моменту  і  зсуву  точки  максимуму  відповідае  всім  

наступним  більшим  діаметрам  насосів. 

Більш  того, вплив  витікання  в  нагнітальній  частині  насосів  більших  

діаметрів  е  більш  значним, оскільки  збільшення  діаметру  насоса  веде  до  

зростання  втрати  ходу  тому  зрив  подачі, в  насосах  великих  діаметрів  відбуваеться  

при  менших  значення  коефіціента  витікання. 

При  пропусках  в  нагнітальній  частині  насоса  крутний  момент  приймае  

форму  перезрівноваженого  верстата-качалки. 

3.4.3. Пропуски  в  прийомній  частині  насоса  

При  пропуску  в  прийомній  частині  насоса  характер  зміни  динамограми  

обернений  до  витікання  в  нагнітальній  частині. 

При  ході  вгору  витікання  рідини  із  циліндра  насоса  пришвидшуе  процес  

передачі  навантаження  з  труб  на  штанги, тому  прийомний  клапан  відкриваеться  

раніше, ніж  при  справному  насосі  (див. рис. 3.126, точка  В'). 

Рідина, витікаючи  через  прийомну  частину  насоса, дещо  зменшуе  

швидкість  процесу  передачі  ваги  рідини  з  штанг  на  труби  при  ході  вниз, тому  

нагнітальний  клапан  відкриваеться  пізніше, чим  при  нормальній  роботі  насоса  

(точка  D'). По  мірі  наближення  полірованого  штоку  до  крайнього  нижнього  

положення, швидкість  його  падае  і  наступае  момент, коли  вона  стае  рівною  

швидкості  витікання, при  цьому  раніше  закриваеться  нагнітальний  клапан  

(точка  А'). 

На  рис. 3. 1 4 приведено  графіки  крутного  моменту  кривошипа, побудовані  з  

врахуванням  витікання  в  приймальній  частині. 

Як  можна  бачити  з  рис. 3.14а, витікання  в  прийомній  частині  насоса  

впливае  в  основному  на  значення  максимуму  крутного  моменту  при  ході  вниз, 

понижуючи  його. Причому  чим  більший  коефіціент  витікання, тим  значніше  
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Рис. 3.13 Форма  графіка  крутного  моменту  кривошипа: 

1 - без  витікання  рідини; 
2- при  витіканні  в  нагнітальній  частині  глибинного  насосу; 
а) - зменшення  максимума  крутного  моменту  та  поява  від'емної  частини  для  
ходу  вгору; б) - форма  крутного  моменту  при  зриві  подачі  
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Рис. 3.14 Форма  графіків  крутного  моменту  кривошипа: 

1 - без  витікання; 
2 - при  витіканні  в  приймальній  частині  глибинного  насоса; 
а) - вплив  витікання  на  максимум  крутного  моменту  при  ході  вниз; 
б) - форма  крутного  моменту  при  зриві  подачі  
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відхилення  ОМ  крутного  моменту. При  значних  величинах  витікання  наступае  

зрив  подачі  глибинного  насоса, причому  максимум  крутного  моменту  при  ході  

вниз  досягае  свого  критичного  значення  і, крім  цього, починае  збільшуватись  

від'емна  частина  моменту  (див. рис. 3.146). 

Зміна  форми  навантаження  точки  підвіски  штанг  опишеться  наступними  

рівняннями  (див. рис. 3.126): 

ГДілянка  А  "В' : 0 < ~п  z < ). — b, 

( 
А"В' 	А"  

Еко 	= Еіпах  — \ — b • kiax — Еіпих  

Ділянка  В'С  . ( — b) < ~ < Н, 

FBc ~ = ЕіІгих ~ 

ДілянкаСD Н—(~+а)< Ѕ  ~ <Н, 

СД' 	_ 
Ек0 	= ЕуУІаХ  • (~УІZСІ.К  -  

(3.37) 

Ділянка  DA.• b < Ѕ,~ < Н  — ( + а), 

FКО 	= Fmin 

Ділянка  А'А" : 0 < S1 < b, 

ЕА,А
„ = 0.8 • F• • віп(tP1) + Етсхх  

ГЬ\ 
• cos 

,, 
Де  Fіі,ax = Fy„а  • СОЅ  

ГЬ~ 
- значення  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг  на  

початку  руху  полірованого  штока  вгору, при  наявності  витікання  в  прийомній  

частині  глибинного  насоса; 

b — коефіціент, що  враховуе  вплив  витікання  в  приймальній  частині  насосу  

на  навантаження  точки  підвіски  штанг. 

При  витіканні  в  приймальній  частині  глибинного  насоса  крутний  момент  

кривошипа  приймае  форму  недозрівноваженого  верстата-качалки. 
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Висновки  

Визначено  вплив  кінематичних  та  експлуатаційних  параметрів  на  форму  

крутного  моменту  кривошипа, внаслідок  чого  вперше  встановлено, що: 

1. Збільшення  діаметра  плунжера  впливае  на  значення  крутного  моменту  

кривошипа  при  русі  точки  підвіски  штанг  вгору, при  переході  з  28 мм  насоса  до  

95 мм  максимум  крутного  моменту  від  сили  корисного  опору  зростае  на  220%; 

2. Збільшення  середнього  діаметра  колони  штанг  з  16 мм  до  19 мм  

Лриводить  до  зростання  максимальних  значень  крутного  моменту  до  41 %, що  слід  

враховувати  при  виборі  колони  штанг; 

3. Аналіз  режиму  роботи  верстата-качалки  (статичний, динамічний) 

необхідно  проводити  не  тільки  керуючись  глибиною  підвіски  та  числом  качань, а  

й  враховуючи  технічний  стан  глибинного  насоса; 

4. Залежність  інерційних  навантажень  полірованого  штоку  від  довжини  

ходу  - нелінійна. Наприклад, для  довжини  ходу  1,5 м  та  6 кач/хв. інерційні  

навантаження  складають  4% від  значення  сили  корисного  опору, а  при  збільшені  

довжини  ходу  вдвічі  зростають  до  11 %; 

5. Збільшення  чисел  качань  з  6 до  12 кач/хв. для  довжини  ходу  точки  

підвіски  рівному  3 м  приводить  до  зростання  динамічних  навантажень  верстата-

качалки  з  11 % до  24%; 
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РОЗДІЛ  4 

МЕТОДИКА  ВИКОНАННЯ  ЗРІВНОВАЖЕННЯ  ДВОПЛЕЧИХ  

ВЕРСТАТІВ-КАЧАЛОК  ЗА  ДІЙСНИМИ  НАВАНТАЖЕННЯМИ  ТОЧКИ  

ПІДВІСКИ  ШТАНГ  

В  процесі  експлуатації  зрівноважування  верстата-качалки  необхідно  

проводити  по  дійсному  навантаженню  точки  підвіски  штанг, яке  залежить  від  

параметрів  та  стану  глибинного  обладнання, тому  ефективне  зрівноважування  

потрібно  виконувати  в  два  етапи  [81 ] : 

1. Попередне  зрівноважування, яке  виконуеться  по  наближених  формулах. 

Вихідними  даними  при  цьому  виступають  кінематичні  характеристики  верстата-

качалки  та  параметри  глибинного  обладнання: діаметр  глибинного  насоса, 

глибина  його  спуску, густина  ріцини  в  свердловині, тиск  на  гирлі  та  конструкція  

колони  штанг. 

2. Контроль  зрівноважування  установки  та  їі  дозрівноважування  по  

дійсним  навантаженням  точки  підвіски  штанг. 

4.1. Проведення  попереднього  зрівноважування  

Розрахунок  попереднього  зрівноважування  верстата-качалки  виконуеться  

після  його  розміщення  на  свердловині  перед  першим  запуском  або  після  зміни  

параметрів  глибинного  обладнання. 

При  попередньому  зрівноважуванню  розрахунок  крутного  моменту  

кривошипа  проводиться  по  формулі  (3.1). 

Для  визначення  необхідної  кількості  та  відстані  розміщення  противаг  

визначаеться  максимальний  крутний  момент, що  діе  на  кривошипному  валу, для  

цього  формула  (3.1) записуеться  у  вигляді: 

Мк, = М3~ - (М0 + М,7 )~ 	 (4.1) 

де  М  - приведений  до  вала  кривошипа  момент  сили, що  діе  в  точці  

підвіски  штанг, який  визначаеться  за  формулами  (3.5) т  (3.6); 
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М~ - зведений  момент  ваги  ланок  виконавчого  механізму  верстата-качалки, 

який  попередньо  визначаеться  без  врахування  сил  інерції: 

• П  з  • k~ + G • 	~' • сов(гР,), 	 (4•2) 2 

G - конструктивна  незрівноваженість  балансира  в  зборці  з  головкою  та  

траверсою, додатня  при  перевантаженні  балансира  в  бік  траверси; 

Ghp - сумарна  вага  двох  кривошипів; 

рн  - максимальна  довжина  кривошипа; 

гр1 - кут, що  утворюе  кривошип  з  віссю  Х; 

Мпр  - зрівноважуючий  момент  противаг, визначаеться  в  залежності  від  

типу  зрівноваження, без  врахування  сил  інерції: 

а) при  кривошипному  зрівноважуванні  

М„р  = G,71, ~~пр1 • сов(гр, + ј8,) + Іпр2 • cos(гр1 — ј82 )) , 

де  G,11, , 1,ір  І  , 1„р2 - вага  одніеї  пари  кривошипних  противаг  та  відстані  їх  

розміщення  на  кривошипах; 

ДІ, ј82 — кути  зміщення  центру  мас  противаг  відносно  осі  кривошипа  

(рис. 4.1). 

б) при  балансирному  зрівноважуванні  

Ппр  — G6r7p ' L6,, ' П  3 
	 (4.4) 

в) при  комбінованому  зрівноважуванні: 

Мпр  = G,ip • ~Іггр1 • СОѕ((~1 + 1`' %) + lhp2 • СОѕ((~1 — ј8? )) + 
(4.5) 

+ G6,11, • L6np • П  3 . 

де  L6гр  - відстань  до  центру  мас  балансирних  противаг. 

Оскільки  при  кривошипному  зрівноважуванні  на  верстаті-качалці  може  

бути  розміщено  одну, дві  або  більше  пар  противаг  однакової  ваги, що  залежить  

від  його  конструктивних  особливостей, то  необхідну  їх  кількість  розраховуемо  з  

Умови  отримання  необхідного  максимального  зрівноважуючого  моменту  по  

формулі  (3.20). 

(4.3) 



Рис. 4.1 Схема  визначення  місця  розміщення  противаг  та  розрахунку  

навантаження  опор  кривошипного  вала  
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Оскільки  максимальні  значення  крутного  моменту  кривошипа  співпадають  

з  максимумами  швидкості  точки  підвіски  штанг, то  в  цей  час  їі  прискорення  рівне  

нулю  і  рівняння  (3.5) та  (3.6) приймуть  вигляд: 

при  русі  точки  підвіски  штанг  вгору  

1i?UX М 

	

7. 7 	
r kј  • s іи(гР1 ~иrх  - ~Р2 піах) 

= L 	д  2 нис 	ипп  • • b 	_ + Ринт 	ирх  
(4.7 ) 

рх  
k вги  (~РЗ  гугсах  - ~Р2 	тах) 

+ Ндин  • d 	• 	,, + 7,7 • d, ' ( 	- Рс  в  ) 

при  русі  точки  підвіски  штанг  вниз  

тих 	r • k1 	віи(гР1 тіп  - ~Р2 тіи) 2 
~нпс  ' дигт  Риіт  ' Ьарх  - МхХ 	7 7 	 ' = 

k віп(гР3 тіи  - Р2 тіи  ) (4.8) 

- ди  г  - d,). (Р~ - Рсв  ) 1 

де  Dј  тах 	Р1 тіи 	Р2 тих 	Р2 тіи 	3 тих 	3 тіи 	- кути, що  визначають  

положення  кривошипа, шатуна  та  балансира  при  дії  максимальної  швидкості  

точки  підвіски  штанг; 

- середній  діаметр  колони  штанг: 

п  
~і  . d1,1. 

(4 ) ~игт  = 	 .9 

де  и  — кількість  ступеней  колони  штанг  одного  діаметра; 

L, дшті  - довжина  та  діаметр  і—ї  ступені  колони  штанг. 

Максимальний  зрівноважуючий  момент, який  створюеться  одніею  парою  

кривошипних  противаг  з  врахуванням  маси  кривошипа  та  конструктивної  

незрівноваженості  балансира: 

М  тих  
= G •

j тих  
+ G . • j ± G . П  ►  ~~их  1 ~р 	~~/~ 	нр 	г 	З 	, (4.10) 

/11 С7х  

де  

кривошипі. 

- максимально  можлива  відстань  розміщення  противаг  на  

Необхідна  кількість  пар  противаг  розраховуеться  за  формулою: 

Lнис  
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М  гпах  

N = 	
3~7 

М  тих  Іпр  
(4.1) 

Розраховане  значення  округляеться  до  найбільшого  цілого. Далі  

вибираеться  варіант  розміщення  противаг  на  кривошипах  (рис. 4.2). 

для  вибору  кращого  варіанту  приймаемо  такі  критерії  для  порівняння: 

1 	- крутний  момент  мае  найменше  відхилення  від  прямої  лінії  (умова  мінімума  

середньоквадратичного  відхилення); 

2 - максимуми  крутного  моменту  на  протязі  робочого  циклу  мають  бути  

рівними  між  собою  і  не  перевищувати  максимально-допустиме  значення  для  

заданого  редуктора, оскільки  це  впливае  на  довговічність  роботи  зубчатих  

передач  редуктора  та  підшипників  валів; 

3 - крутний  момент  на  протязі  всього  робочого  циклу  (оберту  кривошипа) не  

повинен  змінювати  знак, оскільки  при  цьому  виникають  удари  в  зубчатому  

зачепленні  та  ривки  в  пасовій  передачі, які  зменшують  їх  довговічність; 

4 - реакції  в  опорах  редуктора  мають  бути  мінімальними. 

Схема  виконавчого  механізму  двоплечих  верстатів-качалок  не  дозволяе  

отримати  постійний  додатній  крутний  момент  на  кривошипному  валу, проте  при  

правильному  зрівноважуванні  можна  добитись  мінімального  його  відхилення  від  

прямолінійності. 

Уникнути  від'емної  частини  крутного  моменту  для  двоплечих  верстатів-

качалок  неможливо  [9, 30]. 

для  аналізу  навантаженості  опор  кривошипного  вала  необхідно  провести  

визначення  реакцій  згідно  схеми  навантаження  показаній  на  рис. 4.1 та  формули: 

R01 = (R01 + R01 і  

де  R(ј  - проекція  реакції, що  діе  в  опорі  кривошипа  на  вісь  Х; 

R~1 - значення  реакції, що  діе  в  опорі  кривошипа  при  проекції  на  вісь  Y: 

(4.12) 
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Рис. 4.2 Варіанти  розміщення  кривошипних  противаг  



125 

2 • М  • tg(а) 
АоІ 

 = FR + R,1 • cos(гр,) = 	р  	+ R21 • сов(грг  ), 
dk - сов(/3) 

~01 - 	sn F ~21 i (~2 ) — (G , + G нгр  + 	t ~= R, ~ 1 п 	) — ві
(~1:. 2 М1' G ~ 	+ G 	+  

(4.13) 

. 	ггр  кр  
дк 	1 

де  FR - радіальна  складова  сили, що  діе  в  зубчатому  зачепленні  вихідної  

ступені  редуктора  (при  використанні  зубчатої  косозубої  передачі  тихохідної  

ступені  редуктора); 

dk - ділильний  діаметр  зубчатого  колеса; 

гр, - кут, що  утворюе  шатун  з  віссю  Х  при  повороті  кривошипа  на  кут  гР1 ; 

— рушійний  момент, що  діе  на  валу  кривошипа. 

/5 - кут  нахилу  зубців  колеса; 

а  = 200 - стандартний  кут  зубчатого  зачеплення. 

При  порівнянні  варіантів  зрівноважування  додатково  визначаемо  момент  

інерції  кривошипного  вала  з  врахуванням  місця  розміщення  та  кількості  противаг. 

Відомо  [73], що  момент  інерції  впливае  на  нерівномірність  обертання  

кривошипного  вала, тому  з  кількох  варіантів  зрівноважування  перевагу  будемо  

надавати  тому, де  момент  інерції  максимальний. Момент  інерції  кривошипа  з  

врахуванням  маси  всіх  його  деталей  (див. рис. 4.1) визначаемо  за  формулою: 

~ 	 г  

Jkp = 	

дк  
bk Рс  { 

у)7кр  ' ~пних  + тпр  . 	Іі~р  ? , 	 (4.14) 
16 	 4 	L. 1= І  

де  bk - ширина  зубчатого  колеса; 

рс  - густина  матеріалу  зубчатого  колеса; 

т, 	- маса  кривошипів; 

т„ - маса  одніеї  пари  кривошилних  противаг; 

~і1р, — відстань  до  центру  мас  противаги. 

При  балансирному  зрівноважуванні, яке  виконуеться  розміщенням  на  

балансирі  певної  кількості  противаг, необхідний  максимальний  момент, що  

СтВорюе  одна  противага  визначаеться  з  формули  (3.29). Максимальне  значення  
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Визначаемо  при  горизонтальному  розміщенні  балансира, тому  при  цьому  сили  

інерції  не  враховуемо: 

М  ІшІх  = G . • 	
. 

~~ + G
сэ 	~пих  

+ G г  k • П  1 з1~ 	нр  	1 	3 п~~ах  

і  

де  G 
1~1- 

максимальна  вага  противаги  з  набору; 

(4.15) 

tl mux - максимальна  відстань  розміщення  центру  мас  одніеї  противаги. 
s1 

Необхідна  кількість  розміщення  противаг  визначаеться  з  умови  відсутності  

деформацій  стиску  в  шатунах. Виконання  цього  забезпечуе  відсутність  зміни  

знаку  в  реакції  R12 , додатній  напрям  якої  показано  на  рис. 2.12 та  мінімальне  

додатне  значення  визначаеться  згідно  формули  (2.28). Необхідна  кількість  

противаг  розраховуеться  по  формулі  (4.11) та  округляеться  до  найменшого  цілого  

числа. 

ц  випадку, коли  балансирне  зрівноважування  верстата-качалки  відбуваеться  

переміщенням  противаги  сталої  ваги  (рис. 4.36), необхідну  відстань  розміщення  

противаги  визначаеться  з  формули  (3.28). 

Вказані  вище  методи  виконання  балансирного  зрівноважування  мають  свої  

переваги  та  недоліки. Так, при  виконанні  зрівноважування  набором  вантажів, 

отримаемо  менше  навантаження  опори  балансира  в  порівнянні  з  методом  

переміщення  вантажу  сталої  маси. переваги  другого  варіанту  полягають  в  

полегшеному  переміщенні  противаг, а  перший  - більш  трудомісткий. 

4.2. Контроль  зрівноважування  та  дозрівноважування  верстата-

качалки  

На  практиці  використовують  контроль  зрівноважування  верстата-качалки  

користуючись  значеннями  струму  електродвигуна  при  pyci штанг  вгору  та  вниз  

[$2]. Цей  метод  мае  свої  недоліки, оскільки  амперкліщі  — інерційний  прилад  і  його  

покази  досить  неточні  при  неповному  завантаженні  електродвигуна, що  частіше  

Всього  мае  місце  на  практиці  [33]. 
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Рис. 4.3 Схеми  виконання  балансирного  зрівноважувала  верстата-качалки: 

а) набором  вантажів; 

б) вантажем  сталої  ваги. 
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Тому  більш  доцільно  було  б  проводити  контроль  і  дозрівноважування  

верстата-качалки  по  графіку  зміни  крутного  моменту  кривошипа. Це  також  

дозволить  контролювати  коефіціент  форми  моменту  кривошипного  вала  Кф, який  

безпосередньо  впливае  на  споживання  електроенергії  двигуном  верстата-качалки  

та  на  його  ККД  [36]. 

Мінімізацію  коефіціенту  форми  крутного  моменту  проводимо  визначаючи  

мінімум  середньоквадратичного  відхилення  виразу: 

2л  
U= J 

о  

  

Мн~,2 дгр/ (4.16) 

Вихідними  даними  при  цьому  виступають  діаграма  навантаження  точки  

підвіски  штанг  в  залежності  від  ходу  плунжера  глибинного  насоса  (динамограма), 

геометричн1 параметри  виконавчого  механізму  верстата-качалки  та  початкова  

відстань  розміщення  противаг. 

При  цьому  значення  зведеного  моменту  кривошипа  розраховуеться  з  

врахуванням  кількості  пар  противаг, варіанту  їх  розміщення  на  кривошипах  та  з  

врахуванням  сил  інерції. Паралельно  проводиться  порівняння  значення  реакцій, 

що  діють  в  опорах  кривошипного  вала. 

Найкращим  приймаеться  варіант  зрівноважування  верстата-качалки  при  

якому  отримаемо  мінімальне  значення  виразу  формули  (4.16) та  найменше  

значення  реакцій  в  опорах  кривошипного  валу. 

За  даною  методикою  проведено  перевірку  ступеня  зрівноважування  

верстатів-качалок, що  використовуються  в  НГВУ  "Долинанафтогаз" ВАТ  

"Укрнафта" (Додаток  Г). 

При  цьому  використані  геометричні  параметри  виконавчого  механізму  

верстата-качалки  UP 1 2Т-3 000-5 500, який  експлуатуеться  на  більшості  свердловин  

НГВУ. Значення  сили, що  діе  в  точці  підвіски  штанг, прийнято  з  динамограм  

зусиль  на  полірованому  штоці, знятих  на  свердловинах  №237, 238, 249 

Долинського  родовища  (рис. 4.4). 

В  табл. 4.1 приведені  результати  визначення  максимумів  крутного  моменту, 

що  діе  на  кривошипному  валу  редуктора  верстата-качалки  при  фактичних  
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Рис. 4.4 Динамограми  роботи  глибинного  насоса: 

а) - свердловина  №237; б) - свердловина  №238; б) - свердловина  №249 
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відстанях  Ігір, та  1і,р2 розміщення  противаг. Для  порівняння  якості  виконання  

зрівноважування  приводиться  розрахунковий  крутний  момент  кривошипа, 

визначений  з  умови  мінімуму  середньоквадратичного  відхилення. 

Таблиця  4. і  

Фактичні  та  розрахункові  параметри  

Ns 

св. 
Крутний  момент  

Максимуми  крутних  моментів, kHNI Параметри  противаг  

при  ході 	вгору  при  ході  вниз  
відстань  
розміщення, м  вага, кН  

Додатній  Від'емн. Додатній  Від'емн. ;ірі  І,р, Gnp 

23 7 
фактицний  14.4 9.4 40.4 20.1 0.96 1 51.8 

розрахунковий  27.5 відсутній  27.5 26 0.65 0.65 51.8 

238 
фактицний  відсутній  30.7 47 відсутній  0.77 0.76 51.8 

розрахунковий  11.1 відсутній  12 8.3 0.15 - 25.9 

249 
фактицний  16.8 9.1 40 17 1 1 51.8 

розрахунковИй  26 відсутній  26 
- 
25.5 0.68 0.68 51.8 

Аналізуючи  результати  розрахунків, можна  відзначити  для  свердловини  

№237, що  верстат-качалка  не  зрівноважений. Внаслідок  цього  на  кривошипному  

валу  редуктора  діе  завищений  додатній  крутний  момент  на  початку  ходу  штанг  

вниз  М  іа  40, 4кНлг  (рис. 4.5а), тоді  як  розрахункове  значення, отримане  з  умови  

рівності  максимумів  Мтих= 27.5кНгг. Розміщення  противаг  на  вибраних  відстанях  

спричиняе  виникненню  двох  від'емних  крутних  моментів: в  кінці  ходу  штанг  

вгору, на  протязі  повороту  кривошипа  від  70° до  1700 від  крайнього  положення  і  в  

кінці  ходу  штанг  вниз, на  протязі  кута  повороту  від  2960 до  360°. для  покращення  

зрівноважування  необхідно  розмістити  противаги  на  відстані  0.65м, при  цьому  

можна  зменшити  максимум  крутного  моменту  на  початку  ходу  вниз  до  27.5 кНм, 

тобто  на  49% , і  отримати  тільки  один  від'емний  крутний  момент. Як  позитив  

можна  відзначити, що  при  цьому  зменшиться  амплітуда  крутного  моменту, що  

також  впливае  на  довговічність  деталей  редуктора  та  енергоспоживання  . 

Як  видно  з  рис. 4.56, вибрана  відстань  розміщення  противаг  не  дозволяе  

Зрівноважити  верстат-качалку, що  розміщуеться  на  свердловині  №238, оскільки  

крутний  момент  для  ходу  вгору  майже  на  протязі  всього  ходу  від'емний  і  його  
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Рис. 4.5 Значення крутного моменту та реакції, що діють в опорах 
кривошипного вала для верстатів-качалок: 
а) - св.№237; б) - св.№238; ; б) - св.№249; 

1 - діючі значення; 2 - після виконання дозрівноважування. 
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максимальне  значення  складае  30.7кНм, а  при  ході  вниз  відбуваеться  різка  зміна  

иого  знаку, різко  збільшуеться  додатній  крутний  момент, який  сягае  значення  

47кНм. 

Такий  результат  пов'язаний  з  тим, що  вага  противаг  завищена, а  це  також  

приводить  до  надлишкового  навантаження  опор  редуктора, що  видно  при  

порівнянні  реакцій  з  рис. 4.56. 

При  зменшенні  ваги  противаг  вдвічі  та  розміщенні  їх  на  відстані  0.15м  від  

осі  обертання  вала  кривошипа  можна  значно  зменшити  крутний  момент  

редуктора  та  реакцію  в  опорах  вала  кривошипів. При  цьому  максимуми  додатного  

крутного  моменту  будуть  складати  1 2.8кНм, тобто  максимальний  момент  

зменшиться  в  3.7раз, в  кінці  ходу  вниз  з'явиться  від'емний  крутний  момент  

рівний  8.3кНм, який  буде  меншим  у  порівнянні  з  першим  варіантом  розміщення  

противаг. Зменшення  ваги  противаг  призведе  до  значного  зменшення  реакцій  

опор  кривошипного  вала. 

На  рис. 4.5в  приведено  графік  крутного  моменту  кривошипа  для  

свердловини  №249. Можна  відмітити, що  вага  противаг  підібрана  вірно, проте  

місце  їх  розміщення  на  кривошипах  також  визначено  неточно. Внаслідок  цього  на  

кривошипному  валу  редуктора  діе  завищений  додатній  крутний  момент  на  

початку  ходу  штанг  вниз  М1, зн=40кНм  . Також, таке  розміщення  противаг  

спричиняе  виникненню  двох  від'емних  крутних  моментів  в  кінці  ходу  штанг  

вгору, на  протязі  повороту  кривошипа  від  б0° до  1650 від  крайнього  положення  і  

від'емного  моменту, в  кінці  ходу  штанг  вниз, на  протязі  кута  повороту  від  295 до  

360°. Максимальні  значення  від'емного  крутного  моменту  для  ходу  вгору  

складають  8.5кНм, для  ходу  вниз  - 1 5кНм. Покращити  роботу  верстата-качалки  

можна  при  зменшенні  відстані  розміщення  противаг  до  0.68м. При  цьому  

зменшаться  максимуми  крутного  моменту  на  початку  ходу  вниз  до  26 кНм, тобто  

на  60% і  отримаемо  тільки  одину  частину  від'емного  моменту  кривошипа. 
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4.3. Умови  зменшення  навантаження  опор  редуктора  

При  силовому  розрахунку  реакції  опори  кривошипного  вала  редуктора  

верстата-качалки, який  проводиться  згідно  схеми  рис. 4.1, постае  питання  

полегшення  умов  роботи  підшипник1в. 

Про  навантаження  опор  свідчить  годограф  реакції  R01 ,за  допомогою  якого  

можна  визначити  перевагу  певної  складової, проекцій  R в  навантаженні  опори, 

та  визначити  міроприемства  до  ії  зменшення. 

На  рис. 4.6 показані  графіки  навантаження  опори  вала  кривошипа  трьох  

схем: аксіальної  та  дезаксіальних  з  від'емним  та  додатнім  дезаксіалом. В  усіх  

випадках  розрахунки  проводились  для  однакових  параметрів  глибинного  

обладнання. 

Форма  годографа  реакції  верстата-качалки  аксіальної  схеми  дозволяе  

відзначити, що  навантаження  опори  переважно  зосереджено  в  І-ІІІ  квадрантах, 

для  схеми  з  від'емним  дезаксіалом  в  ІІ-ІV, а  для  схеми  з  додатнім  дезаксіалом  

переважно  в  І  квадранті. для  більш  повного  аналізу  проводиться  побудова  

графіків  залежності  повної  реакції  R01 та  ії  проекцій  R01 , R01 від  кута  повороту  

кривошипа. 

Наприклад, в  додатку  Б, приведено  силові  характеристики  верстата-качалки  

додатного  дезаксіалу: значення  крутного  моменту  кривошипа, абсолютного  

значення  реакції  R01 та  ії  проекцій  для  трьох  варіантів  проведення  

зрівноважування  - шляхом  регулювання  відстані  розміщення  верхньої  пари  

кривошипних  противаг, нижньої  пари  та  одночасно  двох  пар  (див. рис. 4.2а,б,в). 3 

графіків  а, б  (додаток  Б) можна  відзначити, що  найкращим  варіантом  для  

проведення  зрівноважування  е  регулювання  розміщенням  верхніх  балансирних  

вантажів. При  цьому  отримаемо  найменше  значення  як  додатнього  так  і  

від'емного  крутних  моментів  кривошипа. 
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Рис. 4.6 Годографи  реакцій  вала  кривошипа  верстата-качалки: 

а) - аксіального; б) - від'емного  дезаксіалу; в) - додатного  дезаксіалу  
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Правильний  вибір  кута  нахилу  осі  на  якій  лежать  центри  обертання  

зубчатих  коліс  дозволяе  зменшити  реакцію  RO1. для  визначення  цього  кута  

запишемо  рівняння  (4.12) в  вигляді: 

(/  

\ 	2 ' 
Мп  tg гх) • cos( г~) _ 	

cos 	— г~ 
01 дк  _ cos(,В) 

( 	 2•М17 

+ R71 cos(гр, ), 
2 	і _ 

рО/ = R71 • ѕ[У1(СОІ2) 	Gh/~ + 	+ Сk 

   

(4.17) 

   

tg(cx). sin(г
S) + sun/ — Б  

cos(/3) 	 2 

  

   

   

   

   

    

    

Провівши  необхідні  обчислення  визначаемо, що  даний  кут  мае  складати  

1800. При  цьому  максимальне  значення  реакції  зменшиться  на  54%. Тобто  для  

двоплечих  верстатів-качалок  вигідніше, щоб  осі  зубчатих  передач  першої  та  

другої  ступенів  редуктора  знаходились  з  правого  боку  від  осі  обертання  

кривошипного  вала  (рис. 4.7). Напрям  обертання  кривошипа  — за  годинниковою  

стрілкою, свердловина  розміщуеться  справа. 

Аналогічні  розрахунки  можна  провести  для  будь-якої  схеми  верстата-

качалки. 

4.4. цІляхи  вдосконалення  зрівноважування  верстата-качалки  

З  усього  вищезгаданого  можна  зробити  висновок, що  існуе  три  основних  

способи  покращення  ефективності  роботи  діючої  свердловинної  штангової  

наземної  установки: постійний  контроль  стану  наземного  обладнання, механізація  

переміщення  противаг  та  розробка  пристроїв  для  компенсації  від'емної  частини  

крутного  моменту  кривошипа. 

4.4.1 Метод  контролю  за  зрівноваженням  верстата-качалки  

Основним  методом, по  якому  визначаеться  робочий  стан  глибинного  

Плунжерного  насосу, залишаеться  вимірювання  зусилля  на  полірованому  штоці  в  

функції  переміщення  точки  підвіски  штанг, графік  якого  відомий  під  назвою  

динамограми  [60, 61, 83, 84, 85, 86]. Запис  динамограм  здійснюеться  за  
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Рис. 4.7 Раціоналізація  конструкції  верстата-качалки: 
а) - зміна  абсолютних  значень  за  один  оберт  кривошипа; 
б) - годографи  реакцій  при  розміщенні  вхідного  вала  редуктора: 
1 - по  стандартній  схемі; 2 - по  схемі  з  зменшеною  реакціею  опори  
кривошипа; 
в) - стандартне  розташування  зубчатих  ступеней; 
г) - раціональне. 
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допомогою  давачів, закріплених  безпосередньо  на  полірованому  штоці  або  на  

балансирі. 

Поряд  з  цим  проводиться  розробка  нових  методів  [87, 88, 89, 90, 91], 

основаних  на  аналізу  потоку  рідини, що  поступае  з  експлуатаційної  колони, чи  

коливань  колони  штанг  [58]. 

Ряд  патентів  відображае  напрямок  роботи  по  запобіганню  аварійних  

ситуацій  викликаних  незрівноваженістю  верстатів-качалок  [82, 92]. 

На  основі  аналізу  патентної  інформації  та  робіт, присвячених  даній  тематиці  

[93, 94, 95], можна  вИДілити  ТрИ  ОСНОВНИХ  НапрЯМКИ  по  ЯКИХ  прОХОДИТЬ  рО3вИТОК  

систем  контролю  і  керування  роботою  верстатів-качалок: 

- розробка  нових  та  удосконалення  існуючих  методів  діагностування  як  

наземного, так  і  глибинного  обладнання; 

- розробка  математичних  моделей  та  комп'ютерних  програм  для  

проведення  розпізнавання  стану  та  виробітку  оптимального  управління  

робочим  процесом  глибинної  установки; 

- розробка  нових  давачів  та  пристроїв  для  зняття  даних, по  яких  

проводиться  аналіз  робочих  характеристик  верстатів-качалок. 

Поряд  з  тим, поза  увагою  залишився  ще  один  силовий  параметр  верстата-

качалки, по  якому  досить  точно  можна  проводити  діагностування  як  наземного  

так  і  глибинного  обладнання  - крутний  момент  кривошипного  вала. Ряд  авторів  

використовують  цю  характеристику  для  діагностування  інших  механізмів  [96, 97]. 

Побудувавши  його  залежність  від  кута  повороту  кривошипа, можна  виділити  

ділянки  кута  повороту  кривошипа, які  відповідають  основним  фазам  робочого  

цикла  верстата-качалки  (див. рис. 2.186). В  попередніх  розділах  показано, що  

аналізуючи  форму  крутного  моменту  можна  визначити  як  стан  глибинного  

насосу, так  і  стан  зрівноваженості  верстата-качалки, а  врахувавши  ККД  

обладнання  - споживану  потужність  електродвигуна. І1еревага  діагностування  

обладнання  за  механічною  характеристикою, крутним  моментом  кривошипа, 

полягае  в  тому, що  давач  заміру  крутного  моменту  встановлюеться  на  валу  
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редуктора, може  розміщуватись  там  постійно  не  заважаючи  роботам  на  

сВердловині  та  пов  язаних  з  ремонтом  чи  заміною  електродвигуна. 

ГІостійність  розміщення  давача  крутного  моменту  дозволить  отримати  

інфоРмацію  про  стан  обладнання  глибинонасосної  штангової  свердловинної  

установки  в  будь-який  момент  часу  і  стати  основою  для  розробки  системи  

оптимізаційного  керування  ії  роботою. Метод  діагностики  та  управління  

Верстатом-качалкою  на  основі  аналізу  форми  графіка  крутного  моменту  

кривошипа  ліг  в  основу  госпдоговірної  тематики  "Розробка  та  промислові  

Випробовування  ПТК  по  керуванню  верстатом-качалкою", яка  виконувалась  в  

2002-2003р. для  ВАТ  "Укрнафта" і  в  якій  автор  приймав  безпосередню  участь  

[98]. 

Схема  управління  верстатом-качалкою  на  основі  давача  крутного  моменту  

показана  на  рис. 4.8. 

для  виміру  крутного  моменту  вала  існуе  кілька  методів: метод  вимірювання  

нормальних  та  тангенційних  дефомацій  вала  тензодавачами  [99, 100], електричні  

методи  [ 101 ] . 

4.4.2 Пристрій  для  компенсації  від'емної  частини  крутного  моменту  

Зміна  знаку  крутного  моменту  кривошипа  приводить  до  негативних  

наслідків  в  роботі  редуктора, пасової  передачі  та  привідного  двигуна. Висока  

ступінь  нерівномірності  форми  графіка  крутного  моменту  викликана  

неідеальністю  прийнятих  методів  зрівноважування. В  усьому  світі  постійно  

ведеться  пошук  шляхів  вирішення  ціеї  проблеми. Дослідження  покращення  

зрівноважування  проводились  і  вченим  нашого  університету  докт. техн. наук, 

Професором  Б.Д.Мальком, де  в  роботі  [74] запропоновано  ряд  схем  для  

вирівнювання  форми  крутного  моменту. Разом  з  тим, проблема  повністю  не  

вирішена  ще  й  до  цього  часу. 

Найкращі  результати  npu вирівнюванні  діаграми  крутного  моменту  

отримала  схема  верстата-качалки  із  зрівноважуванням  додатковими  противагами, 
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цкі  обертаються  з  подвійною  частотою  [21 ] (рис. 4.9). 

Разом  з  тим, при  виконанні  зрівноважування  по  такій  схемі  не  

компенсуеться  вплив  зміни  в  станах  глибинного  насоса, а  сама  схема  збільшуе  

металоемність  верстата-качалки  та  призводить  до  збільшення  використання  

електроенергії. Питання  вирівнювання  діаграми  крутних  моментів  стоїть  гостро  і  

в  інших  галузях  промисловості. Так  відомо  ряд  робіт, виконаних  під  науковим  

керівництвом  К.В.Тіра  в  Українському  поліграфічному  інституті. Головна  ідея  

Проведення  цих  робіт  полягае  в  тому, що  для  зрівноважування  механізмів  

використовуються  пристрої, які  створюють  крутний  момент, що  змінюеться  

відповідно  до  заданої  програми. В  якості  програмних  носіїв  використовуються  

кулачкові  механізми  [ 102]. При  використанні  даної  методики  зрівноважування  

можна  отримати  хороші  результати  для  процесів, де  сила  чи  момент  опору  за  

робочий  цикл  машини  з  часом  не  змінюються  або  змінюються  незначно. 

Разом  з  тим, добре  відомо, що  при  роботі  верстата-качалки  умови  в  

свердловині  можуть  постійно  змінюватись: змінюватись  густина  газорідинної  

суміші, стан  глибинного  насоса  та  зростати  сили  тертя  із-за  вщкладення  парафіну  

на  штанги  та  труби. Тому  для  компенсації  відхилення  крутного  моменту  

необхідно  використовувати  пристрій, який  постійно  буде  адаптуватись  до  змін  в  

роботі  верстата-качалки. 

На  рис. 4.10а  показано  схему  пристрою  для  компенсації  від'емної  частини  

крутного  моменту  кривошипа, який  реагуе  на  зміну  стану  навантаження  

вихідного  вала  редуктора, що 	пов'язано  з  умовами  роботи  глибинного  

обладнання. 

Пристрій  може  встановлюватись  на  вихідному  валу  редуктора  верстата-

качаJіки  1 і  складаеться  з  давача  крутного  моменту  2, важільного  механізму  3, 

гідропідсилювача  4 та  гальмівних  колодок  5. Схему  роботи  компенсуючого  

механізму  ілюструе  рис. 4.106. 

Важільний  механізм  керуе  гальмівним  пристроем, який  складаеться  з  

гідропідсилювача  та  гальмівних  колодок. Гальма  починають  працювати  при  

досягненні  крутним  моментом  кривошипа  мінімально-допустимого  значення  
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Рис. 4.9 Схема  виконання  зрівноважування  противагами, що  обертаються  з  
подвійною  частотою: 
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Рис. 4.10 Компенсація  від'емної  частини  крутного  моменту  кривошипного  вала: 

а  - схема  пристрою; б  - частина  моменту, що  підлягае  компенсації  
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і  перестають  працювати  при  збільшенні  крутного  моменту. Таким  чином, 

коМпенсуеться  від'емна  частина  зведекого  моменту  кривошипа. Оскільки  гальма  

працюють  тільки  на  протяз1 кута  повороту  кривошипа  гр, , то  можна  передбачити, 

що  знос  їх  буде  незначний. Використання  компенсуючого  пристрою  дозволить  

уникнути  реверсу  зубчатої  передачі. 

Висновки  

1 Виконання  якісного  зрівноважування  верстата-качалки  необхідно  

проводити  по  фактичному  навантаженні  точки  підвіски  штанг. 

2 Спрощення  розрахункових  моделей  призводить  до  похибок  при  

визначенкі  необхідної  кількості  противаг  та  відстані  їх  розміщення. 

3 Зрівноважування  потрібно  виконувати, по  можливості, меншою  вагою  

противаг  оскільки  при  цьому  зменшуеться  навантаження  опор  редуктора; 

4 Існуе  резерв  для  зменшення  амплітуди  та  максимального  значення  

крутного  моменту  кривошипа, оскільки  енергія  штакг  в  кінці  ходу  вниз  не  

акумулюеться  1 створюе  від  емну  частину  крутного  моменту. 

5 Для  компенсації  негативного  впливу  зміни  зкаку  крутного  моменту  

необхідно  використовувати  пристрої, які  доцільно  встановлювати  на  

кривошипному  валу  редуктора. 
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РОДІЛ  5 

ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНЕ  ДОСЛІДЖЕННЯ  

5.1. Задачі  експериментальник  досліджень  

На  кафедрі  механіки  машин  створений  стенд  для  проведення  випробовувань  

Приводів  свердловинних  штангових  установок  [8]. Стенд  представляе  собою  

зменшену  модель  верстата-качалки  за  допомогою  якої  можна  створювати  закон  

зміни  навантаження, максимально  наближений  до  реально  діючого  на  практиці. 

Для  цього  навантажувальна  система  стенда  повинна: 1 - використовувати  

властивості  рідини, яка  відповідае  стану  рідини  в  свердловині; 2 - моделювати  

жорсткість  колони  насосних  штанг  та  їх  вагу; 3 - моделювати  процес  

навантаження  приводу  вагою  стовпа  рідини  при  ході  вгору  та  розвантаження  від  fi 

ваги  при  ході  вниз; 4 - моделювати  основні  критичні  стани  глибинного  насоса, які  

впливають  на  збільшення  навантаження  приводу. 

Мета  проведення  дослідження  - визначення  впливу  геометричних  

карактеристик  на  крутний  момент  кривошипа, підтвердження  математичної  

моделі  та  аналітичних  розрахунків, моделювання  режимів  роботи  верстата-

качалки  максимально  наближених  до  діючих  на  привід  при  видобуванні  рідини  з  

свердловини  . 

5.2 Опис  експериментальної  установки  

Загальний  вигляд  експериментальної  установки  показано  на  рис. 5. І  ; схема  - 

на  рис. 5.2. 

Установка  складаеться  з  таких  основних  частин: 

І  - привід; 

ІІ  - виконавчий  механізм; 

ІІІ  - навантажувальний  пристрій; 

IV - вимірювальна  система. 
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Привід  складаеться  з  трифазного  асинхронного  електродвигуна, пасової  передачі, 

двоступеневого  циліндричного  косозубого  редуктора  та  виконавчого  механізму. 

Характеристики  елементів  приводу  приведені  в  табл. 5.1 і  забезпечують  

діапазон  качань  насоса  експериментальної  установки, що  відповідае  існуючим  

конструкщям  верстатів-качалок. 

Таблиця  5.1 
Параметри  привода  

Вхідн. 
шків  

Вихідн. 
шків  

Перед. 
число  

Оберти  
двигуна  

Вх. вал  
редукт. 

Заг.пер. 
число  

Кутова  
швидк. 

Число  
качань  

d1, мм  D2, мм  и  1 n , хв- 1 n2, хв-' изаг  Q)kp, с- 1 n, хв-' 

104 235 2.26 1166 516 90.4 1.35 12.9 

104 261 2.51 1166 465 100.4 1.21 11.6 

77 235 3.052 1166  382 122.08 1 9.55 

77 261 3.39 1166 344 135.6 0.9 8.6 

Виконавчий  механізм  складаеться  з  кривошипа, шатуна  та  балансира, які  

виконані  з  можливістю  зміни  геометричних  розмірів. Змінюючи  довжину  пасу  

пасової  передачі  та  висоту  опори  балансира  регулюються  координати  розміщення  

осі  кривошипа  відносно  опори  балансира, що  дозволяе  дослідити  схеми  

виконавчого  механізму  з  від'емним, нульовим  та  додатнім  дезаксіалами. Головка  

балансира  відсутня, з'еднання  балансира  з  підвіскою  — шарнірне. Це  лов'язано  з  

тим, що  довжина  плечей  балансира  може  змінюватись, а  використання  головки  

балансира  сталого  радіуса  вносило  б  похибку  в  хід  ллунжера  насоса. 

Навантажувальний  пристрій  [109] (рис. 5.3) складаеться  з  основного  

навантажувального  пристрою  1, виконаного  у  вигляді  вантажів  перемінної  маси, 

що  імітують  вагу  колони  штанг  та  додаткового  навантажувального  пристрою  - 

Гідроциліндру  2 з  одностороннім  штоком, за  допомогою  якого  імітуеться  вага  

Рідини, що  знаходиться  в  свердловині. Гідравлічна  навантажувальна  система, що  

складаеться  з  емності  робочої  рідини  3, дроселя  5 та  зворотніх  клапанів  6 та  7 

використовуеться  для  створення  необхідного  тиску  в  гідравлічному  циліндрі. 

Вимірювальна  система  (див. рис. 5.2) складаеться  з  давачів  сили  1,2 давачів  

лінійного  5 та  кутового  4 переміщення, тахогенератора, який  розміщуеться  на  
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кривошипі, а  також  блоку  підсиJіення  сигналів  давачів, аналого-цифрового  

перетворювача  та  персональної  електронно-обчислювальної  машини  (додаток  Д). 

5.3. Робота  установки  

Експериментальна  установка  працюе  в  такий  спосіб  (див. рис. 5.3): рух  

виконавчого  механізму  приводу  11 передаеться  через  гнучку  ланку  і  2, підвіску  

13 та  пружний  елемент  14 до  штоку  поршня  15 насоса  односторонньої  дії, який  

рухаеться  в  циліндрі  2 і  на  якому  жорстко  закріплено  вантаж  1, що  імітуе  вагу  

колони  штанг. Робочий  цикл  складаеться  з  двох  фаз  - робочої, при  русі  поршня  15 

вгору, коли  на  привід  11 діе  максимальне  навантаження  та  фази  холостого  ходу, 

при  його  русі  вниз, коли  на  привід  1 1 діе  мінімальне  навантаження. В  свою  чергу  

робочий  цикл  складаеться  з  процесу  сприйняття  навантаження  на  ділянці  АВ  

(рисунок  3.10а) та  русі  при  максимальному  навантаженні  на  ділянці  ВС, а  також  з  

циклу  холостого  ходу, який  складаеться  з  процесу  зняття  навантаження  на  ділянці  

CD та  роботі  приводу  при  мінімальному  навантаженні  на  ділянці  DA. 

Під  час  робочого  ходу  поршень  15 здійснюе  рух  в  циліндрі  2 від  нижньої  

мертвої  точки  до  верхньої  мертвої  точки, положення  яких  залежать  від  

геометричних  характеристик  приводу  1 1. На  початку  руху  поршня  15 вгору  на  

нього  діють  сили  ваги  основного  навантажувального  пристрою  1 та  сила  тиску  

рідини  на  поршень  15, що  знаходиться  в  циліндрі  2 в  порожнині  над  поршнем. На  

початку  робочого  ходу  підвіска  13 рухаеться  вгору, але  дія  вище  вказаних  сил  

епричиняе  розтяг  пружного  елементу  14 і  поршень  15 знаходиться  в  стані  спокою  

до  тих  пір  поки  сила  пружності, що  виникае  внаслідок  розтягу  пружного  елементу  

14 не  стане  рівною  силі  опору, яка  складаеться  з  ваги  вантажів  1 та  сили  тиску  

рідини  на  поршень  15. Далі, підвіска  13, пружний  елемент  14, які  зв'язані  між  

собою  та  вантажами  1 за  допомогою  гнучкої  ланки  12 та  поршень  15 рухаються  

вгору  разом, витісняючи  рідину  в  трубопровід, що  під'еднаний  до  верхньої  

порожнини  гідравлічного  циліндра  2. ГІри  цьому  на  привід  11 діе  максимальне  

навантаження, значення  якого  регулюеться  дроселем  5 та  контролюеться  за  

допомогою  манометра  10. Під  час  руху  поршня  15 вгору  крани  4 та  18 відкриті, а  

повітряний  клапан  дистанційного  керування  9 та  зворотні  клапани  б  та  7 закриті  і  
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рідина  витискаеться  через  дросель  5 в  емність  3. Робоча  фаза, на  протязі  якої  

імітУються  сили, що  діють  на  привід  свердловинної  штангової  установки  при  русі  

цітанг  вгору, діе  до  тих  пір  поки  поршень  15 не  досягне  верхньої  мертвої  точки, і  

після  того  як  підвіска  14 почне  рухатись  вниз, починаеться  фаза  холостого  ходу. 

На  початку  ходу  поршня  15 вниз  на  привід  11 діе  сила  ваги  вантажів  1, 

проти  напрямку  якої  діе  сила  тертя  гальмівного  пристрою  16 об  шток  поршня  15 

та  сила, що  діе  при  всмоктуванні  рідина  з  емності  3 на  поршень  15. В  результаті  

дії  цих  сил  пружний  елемент  14 буде  скорочуватись  до  тих  пір, поки  сила  його  

розтягу  не  досягне  значення  сили  опору  рідина, що  засмоктуеться  в  гідравлічний  

циліндр  2 над  поршнем  15. При  цьому  імітуеться  процес  зняття  навантаження  та  

дія  мінімального  навантаження  на  привід  11. Клапани  6 та  7 відкриті  і, оскільки  

вони  створюють  менший  опір  ніж  дросель  5, рідина, проходхчи  через  них, 

потрапляе  в  порожнину  корпуса  гідравлічного  циліндра  2, заповнюючи  простір  

над  поршнем  15. 

Пневматичний  клапан  дистанційного  керування  9 відкриваеться  при  русі  

поршня  15 вниз  в  тому  випадку  коли  необхідно  змоделювати  рух  поршня  при  

неповному  заповненні  корпуса  гідравлічного  циліндра  2 рідиною  з  емності  3. Цей  

випадок  моделюе  роботу  привода  1 1 при  неповному  заповнені  корпуса  циліндра  2 

робочою  рідиною  із-за  наявності  в  ній  газу, що  мае  місце  при  експлуатації  

свердловин  з  високим  газовим  фактором. При  цьому  змінюеться  закон  

навантаження  привода  1 1, оскільки  наявність  повітря  над  поршнем  15 призводить  

до  зміни  процесу  спадання  навантаження  (див. рис. 3.106). При  відкритому  

пневматичному  клапані  дистанційного  керування  9 зворотній  клапан  6 закритий, 

що  запобігае  попаданні  газу  в  емність  робочої  рідини  3, а  клапан  7 - відкритий. 

Після  закриття  пневматичного  клапана  дистанційного  керування  9 відкриваеться  

клапан  б  і  в  порожнину  над  поршнем  15 гідравлічного  циліндра  2 починае  

потрапляти  рідина. Регулюючи  час, на  протязі  якого  пневматичний  клапан  9 

знаходиться  в  відкритому  стані, можна  змінювати  ступінь  заповнення  корпуса  

гідравлічного  циліндра  2 рідиною, що  впливае  на  закон  зміни  навантаження  

приводу. 
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Можливість зміни геометричних характеристик ланок виконавчого 

механізму (див. рис. 5.2) забезпечуеться тим, що: 

- на кривошилі виконано ряд отворів з кроком в 10 мм; 

- в опорі шатуна, в місці з'еднання з кривошипом, виготовлено наскрізний 

отвір. На шатуні нарізано різьбу і він фіксуеться гайками на олорі; 

- вздовж балансира виконано ряд отворів, які забезпечують зміни 

співвідношення довжин переднього та заднього плечей з кроком в 50мм; 

- стояк балансира в нижній частині виконаний в формі труби з нарізаною 

різьбою і мае можливість рухатись в напрямній. Потрібний розмір 

висоти опори балансира фіксуеться за допомогою гайки. 

5.4. Моделювання роботи верстата-качалки 

5.4.1 Моделювання навантаження точки підвіски штанг 

Подібність моделі і оригіналу е невід'емною умовою адекватності 

моделювання навантаження верстата-качалки [104]. Оскільки критерій подібності 

е узагальненою характеристикою між моделлю і оригіналом, то визначивши 

коефіціент подібності через співвідношення максимального та мінімального 

навантаження верстата-качалки для заданої довжини ходу можна визначити 

необхідні параметри навантажувального пристрою. 

Для визначення необхідного значення максимального навантаження 

експериментальної установки скористаемось геометричною подібністю 

теоретичних динамограм експериментальної установки та верстата-качалки (див. 

рис. 3.10а), тобто повинно дотримуватись співвідношення [103, 104, 105, 106]: 

Н ь с •І 	ус іU 	ь ст 
	_ 	уугих  _  гпгуІ  = 

k ІІ  

тих 	пгіп 

де Н 1 , Н 13К - максимальна довжина ходу плунжера експериментальної 

установки та верстата-качалки заданого типорозміру; 
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F 1 — максимальне  та  мікімальне  навантаження  експе  иментальної  ~1tux ~ ir~rn 	 р  

установки; 

вк  вк  
Ег~гах  ~ІІ?іп  - максимальне  та  мінімальне  навантаження  заданого  

типорозміру  верстата —качалки; 

k,1 - коефіціент  подібності, його  значення  визначаемо  задавшись  довжиною  

Ходу  плунжера  експериментальної  установки. 

Значення  максимального  та  мінімального  навантаження  установки  

визначаеться  згідно  наступної  формули: 

~іі7их  = Fs1 + Е~і  + +јјер  + ріН  

(5•2) 
Етіп  = Fst — 	+ Еі~~ 

де 
 
Fs.l — вага  вантажів  основного  навантажувального  пристрою: 

п  
Fs.ј  = g • т  і  

і=1 

де  g — гравітаційне  прискорення; 

т1 — маса  і-го  вантажу, що  імітуе  вагу  штанг; 

п  — загальна  кількість  вантажів. 

(5.3) 

1г  ' д~~ 
F71 =  4 
	

рг1 — сила  тиску  рідини  на  поршень  в  гідравлічному  циліндрі; 

р„ — тиск  рідини  в  гідравлічному  циліндрі; 

Fт~і, — сила  тертя  штоку  поршня  об  ущільнюючу  манжету  гідравлічного  

циліндра; 

п  
Еін  = а  • ті  — сила  інерції  основного  навантажувального  пристрою. 

і=1 

Значення  максимального  навантаження  точки  підвіски  штанг  глибинної  

насосної  установки  розраховані  для  різних  глибин  спуску  насоса  та  чисел  качань  

Від  6 до  12 кач/хв. приводяться  в  табл. 5.2. 
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Таблиця  5.2 

Значення  максимального  навантаження  верстата-качалки  в  залежності  від  

діаметру  плунжера  глибинного  насоса  та  числа  качань  балансира  

(довжина  хоцу  плунжера  3м) 

Тип  насосу  RH-29 RH-32. 
НВ  1 -Б-32 

НВ  1-Б-44 ТН-57 ТН-70 ТН-95 

д~.,. 	ім  29 32 44 57 70 95 

пкр. кач/хв. Глибина  підвіски  - 1000м  
6 F,,,ak, кН  28.2 29.4 35.7 44.7 56.1 84.4 

8 Fn,ax. кН  29.4 30.7 36.9 46 57.3 85.6 

10 Fiiax. кН  31 32.2 38.5 47.5 58.9 87.2 

12 Finax. кН  32.9 34.1 40.4 49.4 60.8 89.2 

Глибина  підвіски  - 1 5ООм  
6 F, a,, кН  43.4 45.3 54.7 68.2 85.2 120.8 

8 F,,,ak, кН  45.3 47.3 56.5 70 87 129.5 

10 Е,,,ад, кН  47.7 49.6 59 72.3 89.5 131.9 

12 Fі„ах, кН  50.7 52.6 62 75.5 92.4 134.9 

Глибина  підвіски  - 2000м  
6 FIlla\. кН  59.4 61.9 74.5 92.5 115.2 172 

8 F,„ ,,;, кН  63.2 65.7 78.3 96.3 119 175.8 

10 F,,,at, кН  67.2 69.7 82.3 100.4 123.1 179.8 

12 F,,,at, кН  72.1 74.6 87.2 105.3 128 184.7 

Глибина  підвіски  - 2500м  
6 F,,,ax, кН  75.8 79 94.6 117.1 145.3 215.9 

8 F,,,aх, кН  79.8 82.9 98.5 121 149.3 219.8 

- 10 F,,,a , кН  84.9 88 103.6 126.1 154.3 224.9 

12 F,,,a , кН  91.1 94.3 110 132.3 160.6 231.1 

Встановлено, що  співвідношення  максимального  та  мінімального  

навантаження  змінюеться  незначно  при  збільшенні  глибини  підвіски  насоса, а  

значно  залежить  від  діаметра  плунжера  глибинного  насоса. Тому, для  

моделювання  роботи  експериментальної  установки  npu використанні  різних  



навантажуючого  пристрою: 

п 	Етіи  + Ејgер  
ті  = 

успг  і=1 	атіп  + g 

(5.4) 
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діаметрів  ллунжерів, визначено  співвідношення  Етах • 

	 в  залежності  від  
гпти  

чисел  качань  точки  підвіски  штанг. Ці  значення  наводяться  в  табл. 5.3. 

За  формулою  (5.3) та  табл. 5.2 визначаеться  необхідне  значення  

Максимального  навантаження  експериментальної  установки  для  моделювання  їі  

роботи  на  левній  глибині. 

По  табл. 5.3 визначаеться  значення  мінімального  навантаження  

експериментальної  установки  для  заданого  числа  качань. 

Знаючи  мінімальне  навантаження  точки  підвіски  та  значення  сили  тертя  

штоку, з  формули  (5.1) визначаемо  необхідну  масу  вантажів  основного  

уст  де  а~~і~ - мінімальне  прискорення  точки  підвіски  експериментальної  

установки  на  початку  ії  руху  вниз, яке  визначаеться  лри  кінематичному  

розрахунку  для  заданої  довжини  ходу  плунжера. 

Таблиця  5.3 

Співвідношення  максимальної  та  мінімальної  сил  в  залежності  від  діаметру  

плунжера  глибинного  насоса  та  числа  подвійних  ходів  

Тип  насосу  АН-29 RH-32. 
НВ  1-Б-32 

НВ  1-Б-44 ТН-57 ТН-70 ТН-95 

d1 ,. мм  29 32 44 57 70 95 

цkр, кач/хв. 

Етах/Етіп  

6 1.373 1.432 1.73 2.174 2.758 4.354 

8 1.471 1.532 1.84 2.299 2903 4.557 

10 1606 1.67 1.991 2.47 3.1 4.836 

12 1.785 1.852 2.19 2.969 3.36 5.21 

Необхідний  тиск  в  гідравлічному  циліндрі  експериментальної  установки  

рівний  переладу  тиску  на  дроселі  навантажуючого  пристрою  визначаеться  як: 
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ргі  = 

и  
4• 	Е. 	F _ а  1'с  r~~ 	т  rncгt 	~1 	гггс~~ 	п~их 	t 

\ 	 і  =] 	,і  
(5.5) 

~ • ~гг-r 

5.4.2 Моделювання  втрати  ходу  

При  визначенні  необхідної  втрати  ходу  також  скористаемось  геометричною  

подібністю  теоретичних  динамограм  експериментальної  установки  та  верстата-

качалки. При  цьому  необхідна  втрата  ходу, яка  моделюеться  деформаціею  

пружного  елемента  визначаеться  за  формулою: 

2 

2уст  = 	 (5.6) 

де  2 - коефіціент  втрати  ходу  глибинної  насосної  установки  при  заданих  

параметрах  глибинного  обладнання  визначаеться  згідно  (3.20). 

Необхідний  коефіціент  жорсткості  пружного  елементу  експериментальної  

установки, у  випадку  деформації  розтягу  мае  вигляд  [ 108] : 

= Епгих  

2уст  
(5.8) 

По  знайденій  жорсткості  розраховуеться  пружина  стиску, яка  розміщуеться  

на  підвісці  навантажуючого  пристрою  перед  давачем  зусилля  (рис. 5.4). 

5.4.3. Моделювання  умов  роботи  глибинного  насоса  

Моделювання  зростання  навантаження  на  привід  при  парафінуванні  колони  

штанг  та  заклинюванні  плунжера  відбуваеться  за  формулою: 

1іих  = 	+ 
	

(5.9) 

де  Fnup = N • f - сила, що  діе  на  привід  при  ході  вгору; 

N— cuna притискання  гальмівних  колодок  до  штоку  поршня; 

f коефіціент  тертя  між  штоком  та  поршнем. 

к  



Рис. 5.4 Схема  моделювання  втрати  ходу  
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пневматична  системи  дозволяе  моделювати  процес  незаповнення  гідравлічного  

циліндра  глибинного  насосу  рідиною, причому  кількість  повітря  введеного  в  

циліндр  гідравлічного  насоса  розраховуеться  в  залежності  від  коефіціента  

наповнення  насоса  рідиною. 

При  моделюванні  заклинювання  плунжера  відбуваеться  раптова  зупинка  

штоку  поршня  гальмівним  пристроем, що  викликае  різке  зростання  навантаження  

при  воду. 

5.5. Тарування  давачів  на  експериментальній  установці  "Верстат-

качалка  змінної  геометріі"' (ВКЗГ-1) 

На  експериментальній  установці  розміщені  наступні  давачі  (див. рис. 5.2): 

1 - давач  заміру  зусилля  в  точці  підвісу  навантажуючого  пристрою; 

2 - давач  заміру  нормальної  реакції  шатуна; 

3 - давач  заміру  крутного  моменту  електродвигуна; 

4 - давач  заміру  лінійного  переміщення  штока  навантажуючого  пристрою; 

5 - давач  кута  повороту  кривошипа; 

б  - давач  кутової  швидкості  кривошипа. 

5.5.1 Тарування  давачів  точки  підвіски  навантажуючого  пристрою  та  

шатуна  

Тарування  давачів  проводиться  безпосередньо  на  експериментальній  

установці  (рис. 5.5). Для  цього  балансир  фіксуеться  в  горизонтальному  

положенні. Підвіска  від'еднюеться  від  насоса  і  на  нижньому  кінці  ії  розміщуеться  

набір  вантажів. Навантаження  на  давач  зусиль  створюеться  набором  ваг, значення  

яких  подаеться  в  табл. 5.4. Давачі  зусиль  мають  форму  кільця  на  бокові  поверхні  

якого  наклеені  тензодавачі. При  деформації  кільця  опір  тензодавача  змінюеться  й  

вихідний  сигнал  після  підсилення  в  блоці  тензопідсилення  потрапляе  в  аналого-

цифровий  перетворювач  (АЦП), після  чого, вводиться  в  ПЕОМ. 
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Рис. 5.5 Схема  тарування  давачів  зусиль, які  розміщуються  

в  точці  підвісу  та  на  шатуні  
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на  основі  проведених  замірів  будуеться  графік  залежності  вихідної  напруги  від  

статичного  навантаження  рис. 5.6. 

Таблиця  5.4 

Тарування  давачів  зусиль  

Статичне  навантаження  
в  точці  підвісу, Н  

Напруга  на  1-му  давачі  
U1, Н  (точка  підвісу) 

Напруга  на  2-му  давачі  
U2, Н  (шатун) _ 

0 0.331 0.125 
277 0.412 0.24 
547 0.49 0.355 
762 0.529 0.451 
811 0.549 0.5 
1076 0.628 0.59 
1248 0.667 0.647 
1518 0.745 0.765 _ 
1808 0.823 0.885 _ 
2072 0.902 0.961 

2300 0.961 1.156 

2900 1.11 1.32 

Оскільки  характеристика  давачів  в  межах  заданого  навантаження  лінїйна, 

закон  залежності  напруги  від  навантаження  можна  описати  наступним  рівнянням: 

а•G+b•U =c 

де  а, b, с  - коефіціенти  лінійної  інтерполяції; 

G - статичне  навантаження; 

U - напруга  на  давачі. 

3 граничних  умов  визначаемо  коефіціенти: 

Gl) Unutt 	 С 	= с  — Gnuc~ а  

Gnurx — G() 	 Ипгіп 	 Игпсгх  

Для  першого  давача  а1 = —1.1547 10-4, Ы  = 0.3883, с1 = 0.1315; 

(5.10) 

Для  другого  давача  U2 = -5.333.10_
4 
, b2 = 1.24203 , с2 = 0.1504 . 

Таким  чином, зусилля, що  діе  на  точку  підвіски  навантажуючого  пристрою, 

визначиться  знаючи  напругу  на  1 давачі  за  рівнянням: 

F,O =277+793.7•U1 	 (5.11) 
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Рис. 5.6 Характеристики  давачів  сили: 

а  — точки  підвіски; б  — розміщеного  на  шатуні  
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3усилля  на  шатуні: 

R12 = -281.9 + 2329 • U2 
	

(5.12) 

5.5.2 Тарування  даваца  крутного  моменту  

На  рис. 5.7 зображена  схема  тарування  давача  крутного  моменту  

електродвигуна. На  схемі  позначено  1 - електродвигун, 2 - плоска  пружна  

пластина  з  тензодавачами, 3 - лінійка-важіль, 4 - вантаж. 

Тарування  втдбуваеться  наступним  чином: на  валу  ротора  електродвигуна  

закріпляеться  лінійка-важіль, яка, з  одного  боку, своїм  виступом  впираеться  в  

плоску  пружину, а  на  іншому  кінці  лінійки  підвішуеться  вантаж  вагою  20Н. 

Згинаючий  момент, який  буде  діяти  на  гіластину: 

МЗ, = G • h 	 (5.13) 

де  G - вага  вантажу; 

h - плече  дії  сили  ваги  вантажу. 

Під  діею  згинаючого  моменту  пластина  відхилиться  і  вихідний  сигнал  

тензодаваца  (напруга  U,B) після  підсилення, оцифруеться  за  допомогою  аналого-

цифрового  перетворювача  та  зафіксуеться  в  ПЕОІVІ. Далі  необх1дно  змтнити  плече  

вантажу  т  записати  нове  значення  вихІдного  сигналу. 

Осктльки  давач  крутного  моменту  мае  лтнійну  характеристику  то  можна  

провести  лінійну  апроксимацію  й  визначити  функцію  залежності  крутного  

моменту  від  вихідної  напруги  даваца. 

Коефіціенти  лінійної  апроксимації: 

а4 = 8.57915.10
-4 

, b4 = -0.84906 , с4 = -0.45 ; 

Таким  чином, функція  крутного  моменту  на  двигуні: 

МЗ~ = -52.453 + 98.968 • U4 	 (5.14) 

5.5.3 Давач  вимірювання  лінійного  переміщення  штока  навантажувального  

Пристрою  

Вимірювання  параметрів  лінійного  руху  можна  проводити  контактними  та  

безконтактними  методами  [ 101 ]. На  експериментальній  установці  реалізуетьсх  
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Рис. 5.7 Тарування  давача  крутного  моменту: 

а) - схема; 
б) - характеристика  
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безконтактний  метод. 

Схема  проведення  вимірювання  переміщення  штока  навантажувального  

пристрою  показана  на  рис. 5.8. 

Для  вимірювання  переміщення  застосовуеться  магнітоелектричний  давач  5 

та  сталева  лінійка  4. В  лінійки  зубці  та  западини  між  ними  виконані  однакової  

іцирини. При  проходженні  між  контактами  магнітоелектричного  давача  зубців  

вимірювальної  лінійки  коло  замикаеться  й  в  ПЕОМ  поступае  сигнал. В  результаті  

отримуемо  графік  залежності  періоду  вимірювання  від  тривалості  сигналу, по  

якому  визначаеться  переміщення  та  швидкість  штока  навантажувального  

пристрою. 

, 	= (h3у'б  + і  ,, ) . t 	 ~ Vі 	 (5.1 ~) 
t 	(пі+1 — пі ) . ds 

де  Ѕі  = (h3y,F + h 12) • і  - відстань, яку  пройшов  шток  від  крайнього  верхнього  

положення; 

h3y~ - товщна  зубця  вимірювальної  лінійки; 

hвп  - ширина  впадини  вимірювальної  лінійки; 

і  — порядковий  номер  зубця; 

t, - час  проходження  і-го  зубця  через  магнітоелектричний  давач; 

пі  - номер  і-ї  точки  заміру; 

ds - дискретність  сигналу. 

5.6. Методика  проведення  експерименту  

Перед  проведенням  експерименту  задаються  необхідні  геометричні  розміри  

ланок  виконавчого  механізму, розраховуються  параметри  навантажувального  

пристрою. 

Обробка  даних  відбуваеться  в  два  етапи: 

1. Замір  характеристик  давачів  та  формування  файлу  даних  

2. Обробка  результатів  вимірювань  



і 	 
і  

Рис. 5.8 Вимірювання  переміщення  штока  навантажувального  пристрою: 
1 - шток  поршня; 
2 - фланець  основного  навантажувального  пристрою; 
3 - циліндр  поршня  додаткового  навантажувального  пристрою; 
4 - вимірювальна  лінійка; 
5 - магнітоелектричний  давач. 
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Вимірювання  даних  давачів  відбуваеться  за  допомогою  інформаційно-

вимірювальної  системи. Перед  записом  даних  розраховуеться  час  на  протязі  якого  

відбуваеться  робота  програми  запису  інформації  з  давачів. Сигнали, що  

поступають  з  аналого-цифрового  перетворювача  мають  однакову  дискретність, 

тому, перед  початком  запуску  установки  розраховуеться  максимальна  кількості  

точок  заміру: 

(5.13) 

де  Т  - період  одного  робочого  циклу. 

Період  робочого  циклу  складаеться  з  розгону, роботи  при  усталеному  русі  

та  вибігу. На  рис. 5.9а  показаний  приклад  запису  даних  за  робочий  цикл  

експериментальної  установки. Запис  даних  проводиться  програмою  в  

автоматичному  режимі, в  результаті  формуеться  масив  напруг, знятих  з  давачів. 

Період  робочого  циклу  визначаеться  як: 

Т  = t/) + tycrrт  + tВur'> , 
	

(5.14) 

де  tt, - час  розгону  при  вмиканні  установки; 

- час  роботи  при  усталеному  режимі; 

t(,F - час  вибігу  при  вимиканні  установки. 

При  необхідності  аналізу  кінематичних  та  силових  характеристик  на  протязі  

усталеного  руху  необхідна  максимальна  кількість  точок  заміру  визначаеться  в  

залежності  від  кількості  качань  балансира: 

де  и  - кількість  качань  балансира. 

При  запису  усталеного  руху  вимірювальна  система  вмикаеться  в  одному  з  

крайніх  положень  виконавчого  механізму. На  рис. 5.96 показано  запис  одного  

циклу  усталеного  руху  експериментальної  установки. 

Обробка  результатів  вимірювань  відбуваеться  в  програмі  Mahcad [ 106]. 

Викідними  даними  при  цьому  виступае  файл  який  формуеться  

1Нформаційно-вимірювальною  системою  при  проведенні  експерименту. 
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Рис. 5.9 Вікно  програми  запису  даних  з  давачів: 

1 - зусилля, що  діе  в  точці  підвіски  навантажувального  пристрою; 
2 - нормальної  реакції  шатуна; 
3 - крутного  моменту  двигуна; 
4 - кутової  швидкості  кривошипа; 
а) - вимірювання  на  протязі  робочого  циклу; 
б) - вимірювання  на  протязі  усталеного  руху. 
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в  додатку  В  приводиться  програма  обробки  результатів, робота  з  якою  

починаеться  з  побудови  графіків  залежності  силових  та  кінематичних  

Характеристик  установки  від  точок  заміру. На  рис. 5.10 приводиться  приклад  

графіків  залежності  зусилля  в  точці  підвіски  навантажувального  пристрою, 

реакції  в  шатуні, кутової  швидкості  кривошипа  та  рушійного  моменту  двигуна, 

які  отримані  при  моделюванні  зависання  штанг  в  свердловині. Побудовані  

графіки  дозволяють  визначитись  з  подальшими  діями, необхідними  для  обробки  

результатів. Визначаеться  номер  точок  початку  та  закінчення  циклу  та  

визначаються  необхідні  операції  по  обробці  даних: лінійних  та  сплайнових  

інтерполяцій, функцій  регресій  та  сгладжування. Так, в  наведеному  вище  

прикладі, необхідно  застосувати  згладжування  даних  графіків  кутової  швидкості  

та  крутного  моменту  двигуна. 

На  рис. 5.11 приведені  графіки  крутного  моменту  двигуна  та  кутової  

швидкості  при  аналізі  вибору  функцій  сгладжування  даних. 

Вибір  функції  згладжування  впливае  на  кінцевий  вид  графіка. Так, при  

згладжуванні  графіка  крутного  моменту  кривошипа  (рис. 5. 1 Ог) можна  

використати  три  метода: ковзаючої  медіани, розподілу  Гауса  та  метода  

найменших  квадратів  [107]. В  залежності  від  цього  форма  кінцевого  графіка  може  

суттево  відрізнятись  (рис. 5.11 а,б). Так, для  наведеного  прикладу, найкращим  

варіантом  при  аналізу  процесів  розгону  та  вибігу  буде  використання  

згладжування  з  використанням  розподілу  Гауса, а  для  режиму  усталеного  руху, 

використання  вище  вказаної  функції  так  і  функції  найменших  квадратів, дае  схожі  

результати  (рис. 5.1 1 г). 

Подальшим  кроком  е  обчислення  за  допомогою  математичної  моделі  

кінематичних  характеристик  виконавчого  механізму  експериментальної  

установки  та  узгодження  їх  з  експериментальними. Так, час  повороту  кривошипа  

на  1 градус  визначаеться  за  допомогою  часу  встановленого  руху: 

нусгп  
t1_

360 

Середня  кутова  швидкість  кривошипа  визначаеться  за  формулою: 

(5.16) 
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Рис. 5.10 Силові  та  кінематичні  карактеристики  експериментальної  установки  

на  початку  обробки  в  програмі  Mathcad: 

а  ) — зусилля  на  давачі  точки  підвіски; б) — зусилля  на  давачі  реакції  шатуна; 
в) — кутова  швидкість  кривошипа; г) — крутний  момент  двигуна  
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Рис. 5.11 Вид  графіків  при  виборі  функцій  згладжування: 
а) - графіка  крутного  моменту  методом  ковзаюцої  медіани; 
б) - графіка  крутного  моменту  методами: 1 - розподілу  Гауса; 2 - лінійного  
згладжування  методом  найменших  квадратів; 
В) - графіка  кутової  швидкості: І  -без  використання  функції  згладжування; 
2 - згладжування  методом  найменших  квадратів; 
г) - графік  залежності  кутової  швидкості  від  кута  повороту  кривошипа  
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2 л  
w сі) = 	 

Ї  усп? 
(5.17) 

Визначаеться  залежність  між  кутом  повороту  кривошипа  та  номером  

експериментальної  точки: 

;о  =2
л. Z 	

(5.18) 
N 

де  і  - номер  точки  в  виділеному  масиві  експериментальних  даних; 

N - загальна  кількість  точок. 

Далі  проводиться  розрахунок  всіх  кінематичних  характеристик  та  побудова  

їх  графіків  (рис. 5.12). 

Наступним  кроком  е  побудова  діаграм  навантаження  точки  підвіски  штанг  

(динамограми): теоретичної  та  дійсної. За  допомогою  даних  графіків  можна  

оцінити  якість  моделювання  процесу  навантаження  виконавчого  механізму. 

Так  на  рис. 5.13 показані  динамограми  отримані  на  свердловині  №249 

Долинського  родовища  та  змодельоване  навантаження  на  експериментальній  

установці. 

Як  видно, при  моделюванні  процесу  навантаження  задовільні  результати  

отримуемо  для  руху  точки  підвіски  навантажуючого  пристрою  вниз, дещо  гірші  

при  русі  вниз. Покращення  моделювання  можна  досягти  ввівши  в  схему  

навантажувального  пристрою  регульований  дросель, за  допомогою  якого  буде  

регулюватись  перепад  тиску  в  гідравлічному  циліндрі  навантажувального  

пристрою  відповідно  до  зміни  швидкості  точки  підвіски. 

На  рис. 5.14 приводяться  графіки  інших  силових  характеристик  

експериментальної  установки  визначених  теоретично  та  заміряних  

експериментально. 

Як  видно  з  графіків  розрахунки, виконані  за  допомогою  математичної  

моделі  мають  досить  хорошу  співпадіння  з  реальними  значеннями  силових  

характеристик  при  розрахунках, що  стосуються  усталеного  руху. 

Деяке  відхилення  теоретичного  графіка  при  визначенні  реакції  R12 

пояснюеться  тим, що  на  давач  сили  діють  додаткові  зусилля  розтягу  викликані  
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Рис. 5.12 Графіки кінематичних характеристик виконавчого механізму 

екслериментальної установки: 
а) - переміщення точки підвіски навантажуючого пристрою; 
б) - кута тиску між шатуном та балансиром; 
В) - ШВИДКОСТІ точки ПІДВІСКИ; 

г) - прискорення точки лідвіски 
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Рис. 5.13 Теоретичні  та  дійсні  динамограми: 

а) - розраховані  та  отримані  на  експериментальній  установці; 
б) - розраховані  та  зняті  на  св.№249; 
1 - теоретичні; 2 - практичні  тензодинамограми  



І 	 І 	F 	F 	І 	F 	І 	F 	►  

в) 

0 	50 	1 UO 	150 	200 	250 	~'1~ІТ 	350 	400 	~450 

сР  1, град. 

R 12, Н  
4000 

0 	50 	100 	150 	200 	250 	300 	350 	400 

3000 
і  

2000 

і  

1000 

0 	50 	100 	150 	200 	250 	300 	350 	400 	450 

(Р1, град. 

б) 

Мзн, 

Нм  
3- 

1 

7 

і  

і  

(Р1, град. 
Мзц, 

Нм  

а) 

Рис. 5.14 Графіки  реакції  шатуна  та  крутного  моменту  кривошипа: 
1 - отримані  безпосереднім  заміром  за  допомогою  давачів  зусиль; 
2 - визначені  за  допомогою  математичної  моделі  
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згинаючим  моментом  шатуна, оскільки  його  поздовжня  вісь  не  співпадае  з  віссю  

балансира. По  цій  же  причині  не  співпадае  теоретичний  і  дійсний  крутний  момент  

двигуна, відхилення  максимальних  значень  складае  8.5%. 3 рис. 5.146 видно, що  

розрахунок  крутного  моменту  двигуна  експериментальної  установки  під  час  його  

розгону  не  співпадае  з  математичною  моделлю. Це  пов'язано  з  тим, що  формули  

виведені  в  попередніх  розділах, стосуються  режиму  усталеного  руху. Разом  з  тим  

з  даного  графіка  видно  необхідність  в  розробці  математичної  моделі  для  режимів  

розгону  та  вибігу, оскільки  крутний  момент  двигуна, а  отже  й  навантаження  

деталей  привода  верстата-качалки  при  цих  режимах  може  набагато  перевищувати  

їх  відповідне  значення  для  усталеного  руху  (див. рис. 5. 1 Ов). 
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Висновки  

1. Експериментальна  установка  дозволяе  моделювати  основні  режими  

навантаження  виконавчого  механізму  двоплечих  верстатів-качалок. 

2. Розроблена  математична  модель  з  високою  достовірністю  моделюе  

навантаження  виконавчого  механізму  верстата-качалки  та  дозволяе  визначити  

кінематичні  та  силові  параметри  для  режиму  усталеного  руху. 

3. Навантаження, що  виникають  в  період  пуску  верстата-качалки  набагато  

перевищують  навантаження  усталеного  руху. 

4. Розроблена  методика  обробки  результатів  вимірювань  давачами  силових  

та  кінематичних  характеристик  з  використання  ПЕОМ  дозволяе  представити  їх  у  

вигляді, зручному  для  аналізу. 

5. При  обробці  сигналів  давачів  вибір  функції  сгладжування  може  суттево  

вплинути  на  представлення  результатів. 
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ЗАГАЛЬНІ  ВИСНОВКИ  

В  результаті  виконаних  теоретичних  і  експериментальних  досліджень  

вирішена  важлива  науково-практична  задача  яка  полягае  в  поглибленні  

теоретичних  основ  дослідження  в  напрямку  вдосконалення  конструктивних  та  

експлуатаційних  характеристик  виконавчих  механізмів  верстатів-качалок: 

1 Розроблена  математична  модель  СШНц  дозволяе  проводити  розрахунок  

кінематичних  та  силових  параметрів  виконавчого  механізму  двоплечого  

верстата-качалки, моделюючи  навантаження  точки  підвіски  штанг  з  врахуванням  

технічного  стану  глибинного  насосу. Це  дозволяе  зменшити  металоемність  

облаТгнання  при  розробці  нових  конструкцій  верстатів-качалок, оскільки  існуіочі  

установки  працюють  із  не  виправдано-високим  коефіціентом  запасу  міцності, 

недовантаженість  їх  сягае  40% і  вище. Даний  стан  пояснюеться  використанням  

спрощених  методик  розрахунку, які  не  враховують  ряд  параметрів  наземного  та  

глибинного  обладнання. Математична  модель  СШНц  при  використанні  в  

системах  діагностики  та  управління  режимами  верстата-качалки, дозволить  

підвищити  рівень  визначення  техн1чного  стану  глибинного  насосу, а  саме: втрати  

ходу  плунжера, наявності  газу  та  витікань  в  нагнітальній  і  прийомній  частинах  

насосу, діючі  максимальні  статичні  та  динамічні  навантаження, густину  

газорідинної  суміші  та  їі  рівень  за  трубами  НКТ. 

2 Розроблена  методика  вибору  раціональних  параметрів  виконавчого  

механізму  верстата-качалки  дозволяе  розраховувати  довжини  ланок  по  заданій  

швидкості  точки  підвіски  штанг  та  аналізувати  якість  виконання  схеми  

користуючись  кутами  дезаксіалу  та  тиску. Дана  методика  дозволила  встановити, 

що  при  розробці  нових  конструкцій  виконавчого  механізму  слід  надати  перевагу  

схемі  з  додатнім  дезаксіалом, оскільки  вона  забезпечуе  дію  найменших  

навантажень: крутних  моментів  - до  20%, реакцій  в  опорах  валів  редуктора  

верстата-качалки  - до  50%, при  зменшенні  розміру  кривошипа  (найважчої  ланки  

виконавчого  механізму) - до  20% в  порівнянні  з  аксіальною  та  схемою  з  

від'емним  дезаксіалом. В  схемі  двоплечого  верстата-качалки  з  додатнім  
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дезаксіалом  можна  досягти  зменшення  значення  максимальної  швидкості  та  

Прискорення  точки  підвіски  штанг  на  11 % для  ходу  штанг  вгору  та  на  14% длн  їх  

ходу  вниз  в  порівнянні  з  існуючими  конструкціями, що  забезпечуе  зменшення  

динамічних  навантажень  на  штанги, та  кращі  умови  роботи  глибинного  насосу; 

3 Визначено  вплив  геометричних, масових  та  експлуатаційних  

характеристик  СШНУ  на  крутний  момент  кривошипа. Так  перевищення  довжини  

заднього  плеча  балансира  по  відношенні  до  переднього  на  40% приводить  до  

зростання  розмірів  кривошипа  на  38% та  координати  розміщення  осі  кривошипа  

на  42%, при  цьому  погіршуються  кінематичні  характеристики  - зростае  

швидкість  та  прискорення  точки  підвіски  штанг  та  збільшуються  максимуми  

крутного  моменту  кривошипа: додатного  - на  9%, від'емного  - на  80%. Для  

аналізу  технічного  стану  обладнання  свердловинної  штангової  насосної  

установки  зручніше  використовувати  механічні  характеристики  - залежність  

крутного  моменту  кривошипа  та  реакцій, що  діють  в  його  опорах  від  кута  

повороту  кривошипа, оскільки  вони  дозволяють  більш  повно  характеризувати  

навантаження  глибинного  та  наземного  обладнання. 

4 Проведено  аналіз  методів  виконання  зрівноважування  верстатів-качалок  

в  умовах  експлуатації  свердловин. Встановлено, що  розповсюджений  на  

практиці, метод  зрівноважування  за  показами  максимальних  значень  струму  

електродвигуна, визначених  допомогою  амперкліщів, не  дозволяе  виконати  

якісне  зрівноважування  СШНУ  в  свердловинах  з  швидкою  зміною  параметрів  

рідини  (високим  припливом  рідини  з  нафтового  пласту  та  великою  

загазованістю). Через  недосконалість  методики  процес  виконання  

зрівноважування  може  тривати  від  кількох  годин  до  кількох  діб. Розроблена  

методика  розрахунку  необхідної  ваги  противаг  та  відстані  їх  розміщення  з  

врахуванням  параметрів  глибинного  обладнання, впроваджена  в  НГВУ  

"Долинанафтогаз", дозволяе  встановити  раціональне  місце  розміщення  противаг, 

ще  до  виконання  процесу  зрівноважування. Виконання  розрахунків  по  діючих  

навантаженнях  (динамограмі) сприяе  зменшенню  максимального  крутного  
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моменту  кривошипа  на  20% - 50%, проводити  постійний  контроль  його  значення  

в  процесі  ексллуатації. 

5 Розроблена  екслериментальна  установка  та  навантажувальний  пристрій  

дозволяють  проводити  моделювання  процесу  навантаження  виконавчого  

механізму  СШНУ  з  отриманням  інформації  про  кінематичні  та  силові  

характеристики  безпосерецньо  на  ПЕОМ. Інформаційно-вимірювальна  система  

мае  можливість  контролювати  та  проводити  запис  результатів  вимірювань  

зусилля, що  діе  в  точці  пндвіски, на  шатуні, крутного  моменту  двигуна  та  кутової  

швидкості  кривошипа. Це  дозволяе  проводити  випробовування  приводів  

штангових  глибинних  насосів  при  різному  співвідношенні  геометричних  

параметрів  виконавчого  механізму  і  виконувати  порівняльну  оцінку  для  вибору  

кращого  варіанту. Схема  пристрою  для  компенсації  від'емної  частини  крутного  

моменту  кривошипа  дозволяе  уникнути  зміни  знаку  ціеї  механічної  

характеристики, що  усувае  виникнення  реверсу  в  зубчатих  передачах  редуктора. 

Застосування  цього  пристрою  буде  сприяти  зменшенню  амплітуди  крутного  

моменту  кривошипного  вала, що  приведе  до  зменшення  споживання  

електроенергії  привідним  двигуном. 
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Додаток  А  
Карта  приведених  ізобар  до  відмітки  - 2075м, 

вигодських  відкладів  родовища  Долина  
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Додаток  Б  
Визначення  місця  розміщення  противаг  на  кривошипах  

(Р  І  , град• 
б) 

Рис. Б.1 Силові  параметри  вихідного  вала  редуктора: 
а) - крутний  момент; 
б) - реакції  в  опорак; 
1 - регулювання  зрівноважування  розміщення  пари  нижніх  противаг; 
2 - відстань  розміщення  пари  верхніх  та  нижніх  противаг  однакова; 
3 - регулювання  зрівноважування  розміщення  пари  верхніх  противаг. 
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Рис. Б.2 Складові  реакцій  кривошипного  вала: 
а) - проекція  реакції  на  вісь  Х; 
б) - проекція  реакції  на  вісь  У; 
1 - регулювання  зрівноважування  розміщення  пари  нижніх  противаг; 
2 - відстань  розміщення  пари  верхніх  та  нижніх  противаг  однакова; 
3 - регулювання  зрівноважування  розміщення  пари  верхніх  противаг. 
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Залежність  зусилля  в  точці  підвіски  штанг  від  кута  повороту  кривошипа: 
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Додаток  В  

Кінематичний  та  силовий  аналіз  верстата-качалки  UP12T 
- аналітичний  та  експериментальний  методи  

Вхідні  дані: 
5,,., := 3 	- хід  плунжера  глибинного  насоса 

	
Зчитування  даних  з  файлу  

,•1 := 1.34 - довжина  кривошипа 	
Е  := RE,DPR,V("С:А!Моу  Тетр\!!!Doluna vprovad\Zamir249.prn" 

17kuгh= 6.5 	- число  качань  балансира  

L := 3.286 k2 := 2.8 k1 := 3 	- виконавчий  механізм  

О2 := 2.4 УО2 3 
	- координати  опори  балансира  

Lhu1 := 0 - відстань  до  центру  мас  кривошипних  противаг  

Максимальна  довжина  кривошипа: га 	— 2? г91И.~ • 

відстань  до  центру  мас  кривошипа  

rnux(F~O)) = 48 
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~0) 
17 := ынгк  F 	І, ы  = 48 	 загальна  кількість  точок  замірів  

Визначення  часу  одного  качання  та  початку  і  тривалості  циклу  

1 итах  
ги  1 :_ 
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ГО~•р  = 0.681 - кутова  швидкість  кривошипа  
30 
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1_ікІ  = 9.231 	- час  одного  оберта  кривошипа  

Час  повороту  на  один  градус 	/ := 0.. 360 
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Узгодження  кута  повороту  кривошипа  з  експериментальною  кількістю  точок  
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Формування  масива  кута  повороту  кривошипа  при  узгодженні  з  кількістю  точок  заміру  сили  
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Визначення  допоміжних  геометричних  характеристик  верстата-качалки  
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Визначення  кута  () початкового  положення  кривошипа  

г)7) := ис  ив 
 кг̀ + с/~-(r,+L) 

2- К2 д  

r1 := асов  
( +(/.,+L)2 - k2` 

2 . д. ( і-і  + L ) 
у()2 

  

аІ  := а1ип  

yfl := r1 + аІ  
180 ц) 	 = 88.521 
л. 

\ 
і1
0; ј  

Кут  повороту  кривошипа  від  горизонталі: 



(h 
(U))~ 	

1_` 
~ 	2~ 

+ 	- k2` 

2•h\
о)
.L 

( 

(о) 
а2 	:= и1и17 

	 >Л\ 
(о) 

f02 — у(і  

_ І(и) := (о) 
~ ХО2—.аа  ј  (U

) 
dI :— 

k2 + L2 — 
(h(0) 

2 k2 L 

ф1'г
)) _ )4) + Еі

(0) 

Початкове  положення  точки  підвісу  штанг-нижне  

(о) 	
( 
	(о) 	 (о) 	(~ (о ) 	 -, 

а 	r/ сив  І 	) 	1'сг 	= Гі  sіh І 	
h(0) 
	

~~ У 	
— 	(о) 
 Уа 	+ [,k' 	

(0) )` 

І(о) 	(_ (о) 	~(о) 	( (0)~ 
	

(о) - 	(0) 	(о) 	 д(о) 	(о) 	~(о) а 	:= иси, _ І 	а 	:= ис̀ Ов  д1 	>> 	cz
І 	

+ (12 	 = 	+ а  

(о> 	~3(о) 	
Ф
3(0) 

0 
	 - кут  повороту  балансира  

н
(U) := k1 •Ј

(0) 	
- хід  точки  підвіски  штанг  (головки  балансира) 

(0) 
піих  Н 	= 3.025 	- повний  хід  плунжера  

Залежність  переміщення  полірованого  штоку  від  кута  повороту  кривошипа: 
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Перша  передаточна  функція  та  кутова  швидкість  шатуна  
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Зміна  кутової  швидкості  шатуна: 

Перша  передаточна  функція  та  кутова  швидкість  балансира  
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Максимальне  та  
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С0) 

.(иІ  + ьІ  
РФЗ  

- кутове  прискорення  балансира  
а  Со) 	Со) := єЗ  К 	 .кІ  

Проекції  аналогів  швидкостей  точок  центрів  мас  ланок  на  осі  Х  та  У: 

РегС''хА
<
О) .= —ru1 віп~

ФІСо ) Со> Со> 
РегVцА 	= ги 1 сС1.г~ ФІ  ) 

о) 	 С ) 	 N 
РегVВа/х

С  
•= —LЬаІ.віп(ФІ

о  
) 	 РегV6а/t'

Со) 
.= LІ? СІІ  сов(ФІ

С  
) 

Со) 	 ~оі~ 	 ~ о) 	 Со) 	Со) 
РегVхб о) 

:= PerVxA
С  

— L.віп(ф7
) 
).РФ2

С 	
РегV1°6(

0> 
.= РегVуА

С
+ ~ сив~Фг 	РФ2 



	

Со> 	_ 	
С  (

о) ) 	Со> 	 (о> 	Со> 	
С  (

о) 	Со> 

	

р~гі'х~2 	.= Рс~~іх,~1 	—•віп  ~ э 	• Л~~2 	 Л~гVі-~2 	= Лсгбі'А 	+ - •сс~в  ~2 	- Л~2 

	

Лсг6:хК 	.= —k1 віП\ф3 	+ п  ЛФΡ3 	 ЛегііК(
о
> .= ~k1 сг~в

(
ф3
(о
) + ї) РФ3Соі

~ 

Проекції  швидкостей  точок  центрів  мас  ланок  на  осі  Х  та  У: 

	

((1> 	 Со> 	 Со) 	 СІ)> 

	

а~1 •ЛегСдА 	 6~;~Іъ' 	.= г~1 •Лсг!'~ А  

	

У'~Ви!х 	.= (0/ Регу'Ви1х 	VSBuIy° 	= гИ1 Лег1 ВВ/н
(о) 

 

	

(О) 	 (о> 	 Со) 	 Со> 

	

1'.~2х 	.= rU1 •ЛегVх~2 	 ~~~2ъ' 	._ іО1 •Рег!'~~52 

(О> 
6'Вх 	.= ги1 •Рег6~дВСо> 	 VВг

(о> 
.= (0/ •PervvB

(О> 

(о> 	 (о> 	 (о> 	 (о> 
~'Кх 	.= с~1 •ЛегVхК 	 GKv 	.= г~1 •ЛегV~~К  

Проекції  аналогів  прискорень  відповідних  точок  на  осі  Х  та  У: 

	

(о> 	1 	(Ф  С
>1 	 Со> _ 	

1 	(~ 
(о)) 

	

РегАхА 	._ —~- •соь~ 1
о

1 	 ЛсгА ~ А 	—і• • ві~~ 1 

Рсі'АхВСо
) 
:= РегАхА(о> _ L с~в(~2(

о>,, (РФ2(оГ 
 - L ,5'!/(gj,(

о)) РиФг(о> 

	

(о> 	(> 	 (
О> ' 	 СО> 	Со> 

ЛсгАуВ  .= ЛегАуА 	— L sіh ф7 )•kРФ2 )~ + L 	с оs~ф7 	)•f 'и  Q2 

,Со> 	о) _ 	(О>)( ф2< о>)2 	~
С  

СО>) 	,G))
ЛегАх~~.= ЛегАхА

( 	
сг~ь~ 	-•sі~ гJ~, 	• Лиг~~ 

СО> 	(О) 	L 	
С  
(о) 

) (
ф2(о>) Лег4у~2 .= ЛсгА}'А — 	~~  

L 

С  
СО>< 	Со) 

+ — сов  Ф  2 	РигФ2 1 

    

РегАхК((> .= 

 

(о> СО) 2 	 (U) 
k1 cos(~3 	+'~Р~і3k1~ф3 	+ п).р (О  аф3 

 

    

ЛсгАуК(о> ._ —к1 	
(
Ф; 	+ п~ (ЛФ3 ) + kl ссьв  

(о> )
.РаФ33 + гг  

   

Проекції  прискорень  відповідних  точок  на  осі  Х  та  У: 

Точки  А  кріплення  кривошипа  і  шатуна  

ААх(О) .= гиІ2 РегАхА(О) + s1 ЛегV.хАСО) 	ААі
(
О) .= ш12 РегАыАСО) + s1 ЛегVиА(о) 

Центру  мас  кривошипа  т.Ѕ1 

(о> 	си1 РсгАКА
Со> 

+ s1. РСГ  ХА
(О) 	

СО) 	ю1 РегА  і,А
Со> 

+ ь'І  Лсг!7гЛ
СО> 

АЅІх 	 А~1 v 
1 

Центру  мас  шатуна  т.Ѕ2: 

(о> 	? 	(О> 	 (о) 	 (и) 	? 	Со) 	 Со> А~2х  .= юІ  РегАх~2 + в1 Легб'х~2 	 А~21 	.= юІ  .РегАг~2 + t1 ЛсгСі~2 



Точки  кріплення  шатуна  з  балансиром , центру  мас  траверси  т. В  

(о 	2(и> 	 (о> 	 (г>>  АВ_ї 	.= r01 •РсіА _їВ 	+ ь1 Рсг!:їВ 	 .аВі 	.= г!Ј1 РсгАгВ 	+ ь  1 Рс, І'і  В  

Точки  центру  мас  головки  балансира  та  підвісу  штанг  т.К  

Ак~ 	. (01 РсгАхІС 	+ г.1 . РєгVїК 	 Акі 	.= ю12 Рсг.1гк(
г)> 
+ ь1.PcrG і  h(о

> 

Прискорення  точки  підвіски  штанг: 

АК•нг(()> 	
~3(и

>•k1 

Маса  ланок, кг: 

1. Кривошипа: 

2. Кривошипних  противаг: 

3. Головки  балансира  

4. Траверси: 

5. Балансира: 

7. Незрівноваженість  балансира: 

:= 2350 

пір,.:= 5642 

0u01 := 400 

піі,їіі.:= 400 

ігі/уа1 := 990 

іііZ := 232 

:= rk,. 9.18 	G1,,.:= т1,,•.с). І  8 	G~,.:_ т~ 9. І  8 	С; 	:= піг,/ 9.18 	Gbul := іn/,а  .9. І  8 	G г  :_ пі  г  9.8 І  

(І)ХКр  0> := —~'>.1, 
А~Іх(0> 	ФJ'k ~(0> 
	

—(;
К
1, 

 

9.807 	 1 	
9.807 

!Визначаеться  після  визначення  точного  
місця  їх  розміщення  

	

> —Gpr (о> 	(о> -G Ф.к1,,. 	• АЅВиІх 	Фц1. 	
/  

АЅВ,іи 
 

	

9.807 	 9.807 

11. Сила  інерціі  шатуна, Н  - Фsh 

()) 	-Us1і 	<()) 	 <()) 	-Сч1, 	(о> 
(Р.їч/і  	• А  52х 	 Фі'ь1і   

 . 1s2 і  

	

9.807 	 9.807 

12. Сила  інерції  точки  кріплення  шатуна  і  балансира, Н  - ФЬаІ  

(1> 	- і'' 	(> 

	

~' 	
-Gіг 	(і>> ФВх6и1( Гп  

 _ 	. АВх о 	ФВу6«І(г►> 
.- 	• АВи  

9.807 	 • 	9.807 

13. Сила  інерції  точки  кріплення  штанг, Н  - ФЬаІ  

	. АКі  
9.807 

14. Момент  сили  інерціі  кривошипа, Нм  - Mфkr 

~уу  

10. Сила  інерції  балансирних  вантажів, Н  - Фрг  



1fr~iki(0) .— 
 

15. Момент  сили  інерції  балансира, Нм  - Mba1 

Со> 	Си> 
~1hп/ 	•= .Іі 	. s3 

Побудова  динамограми  з  врахуванням  конструкції  колони  штанг, 
діаметра  плунжера  глибинного  насоса  та  глибини  його  підвіски  

Вхідні  дані: 
дппгв  кі 	30• І 

 0 —3 

d,,. := 57 10 	- діаметр  плунжера  

c1іі = 62 і0 3 
	

- діаметр  НКТ 
	 28-11, 32-14, 38-18,44-20,55-25,70-30 

р1, := 850 	 - густина  рідини  в  свердловині , кг/м3 

:= 294 	- висота  рівня  рідини  в  свердловині , м  

1'g~u 1 := 0.25 
	- тиск  на  гирлі  свердловини , МПА 	1 сиГ  := 0.1 

КОЛОНа  штанг: 

n1,.t := 30 	L1,t := 8 

п2S.t := І  52 	L2st := 8 

п3st := 0 	Last := 8 

ргс„„ := 7850 - густина  матеріалу  штанг  (сталь), кг/м3 

сІІ 	:= 2510 	
3 	

- кількість, довжина  та  діаметр  штанг  1-ї  ступені  

3 
с/2вг  := 22• І  0 	кількість, довжина  та  діаметр  штанг  2-і  ступені  

з  
d3 	:= 22• І  0 	кількість, довжина  та  діаметр  штанг  3-ї  ступені  

довжина  ступеней  штанг, м: 

L 1 кп/ := п  1 S.t L 1.ct 

L2k01 := п2вг  L2st 

L3hol := п3,н  Last 

Lkol := L 1 tiп/ + L2tiol + L3tiol 

Маса  1 штанги  з  муфтою: 

тІи,п, := 33.33 - 1 ступені  

т2и,,,г  := 25.68 - 2 ступені  

тЗи,,,, := 25.68 - 3 ступені  

L11. ,t = 240 - довжина  1 ступені  

L2К„/ = 1.216 х  Д~вжина  2 ступені  

L3G.,,t = 0 	- довжина  3 ступені  

L оі  = І  .456 х  І  0 - глиби  на  підвіски  насоса  

Загальна  довжина  та  вага  колони  штанг: 

с11 ucnz 	ri1 нсс,,1 9.807 
	

с12гссп, := т2и„и  9.807 	 N3гип, 	m3,ccnt9.807 

1'slгt := (n 1ЅI І  1іІІІ  + п2(t'92ucnt + Іi3st'ЧЗггггІг) РЧІІІ  = 4.809 х  І  04 - вага  колони  в  повітрі  

рР   нп,•~ := І  — 	 Ь,,,.ч  = 0.892 	P ѕјІI 	І'sht'Ьи~х  
ріцпІ  

Lltiпl с!1ѕІ  + L2hn!'с/2s, + L3knl с!З.г/ 

Lkol 
	

dst = 0.02249 
c7st :- 



~г  сІІ,і 	 . с/2ь.і
~ 

4 
	

, 

:— 	
4 

/3
2 

3иип  := 	
4 	

І"! І7 := 	
4 

ЕІигпг  := 
сІІІКТ  

Вага  рідини  над  плунжером 	 = 4.288 к  І  04 - вага  колони  в  рідині  

т  д,„ис  кг~ 

4 

~~• д,г7~ 
Г,г 7 := 	

4 

	
Е~1 := 

ЛВГ  := р1 9.807(L~о1 
	

РВГ  = 9.686 х  І  06 

С'1,:= [ЕНК7'Lko1 — (ЕІии„'L ІкпІ  + 1'2ггип'L2knl + FF3иrnг'L3knl)]'Рр'9.807 — Еп7' РРгп  / 106 + РВГ  

Вага  рідини  і  штанг  

РенВ  := ЛІв.нг  + G/) 

	

~п? п 	г/ 
гпдВ  := 	 1 + — 

	

1789 	L 	ј  

2 / 
гІ  

нпс/1І  := 
1789 \ 1 — L / 

P1sly 
Рі11В  := п~са(АКц) 

9.81 

PBib,Bll:= 0.05P~.tB 

РгІВ  = 4.93 х  І  04 

пгдВ  = 5.439 

rrіду  = 2.288 

РіНВ  = 4.878 х  10 

з  
РВін,•ВН  = 2.467 х  І  0~ 

G/, = 6.452 х  103 

ioezx(AKv) = 1. i 16 

тіп(АКу) = —0.567 

РІв/ц  
РгНН  :_ 

9.81 
	• Ітіні(АКу)~ 

Рне,•ВІІ  := 0.01 РІ,/,І 
	

РіегВ11 = 428.795 

Fntu_~ := РснВ  + Рі1ІВ  + РіегВІІ 	,исг.к  = 5.464 х  І  04 	- максимальне  навантаження  

РенІ! := РІв/гг  — (Е,1.л  — Fkl) [Рґигі• 10(~ + /~/,•9.807.(Н,•ід)] 

F,11,7 := Рс.іf І  — Рі111І  — Рне,•ВІІ 
	

Е,,,і,7 = 3.499 х  104 	- мінімальне  навантаження  

!пигх  
л  
'Ригпг  9.807'Lkol'[( — 6nr_~)cltlL7~ + (2• Ьиг_к  — - ЕУ17 Р,~иг/ ІО6 + І7В(- 

      

ЕІ,,,их  = 4.619 х  104 
	

F пгсл- = 5.464 х  104 

і 	 \ 

Fhrй,.г  :_ 	Рист'9.807 LкоІ'ds( 6cn..r — (Е,г.Т  — Fkl )'[рвїиг/' 10Г' + Рр  9.807 \4 

4 
ЕІпй,і  = 3.474 х  10 

4 
Е,7 гі,7 = 3.499 х  10 

Нгід)] 



Е1 нІс» г  + Е2ги~11 + Е3гипг  
.І\І1 •— 	 h •- 

4 t1h = 4.17 Х  1 о  
тдІг  

Н(0) 

Е,,,і1 г  + 	 (Ет(,х  — Ею1і1г) 

    

 

(Н(г  
и1и.І  

Н(гэ) 

    

    

(о) 
Еа2kп  •= 

(о) 
F arnu.Ї 	+ 

Н/ - 11 
	

(ЕUІІІІІІ > 	(0) 
 — ЕсІпиг.г  (ui - 	+ ILI (0) 

СН(()) ~ (ui »гіп  

( 

)L 

Врахування  сили  інерції  

РсІВ  
пІлша  

9.81 

рс'ІІІ  
1пи1іл  :— 	 

9.8 І  
Н  ив1лги-V := І~сЧА  + Ї  ,г  ~ІІ 	F1 ustnulV :— І 	+ ~'п  Г1311 

Еи»tcr.r 	.= ІІІиги~'аІ;((
э) + 1~ ив1лгс~-~ 

Еилгі1 г(
о
) = 	(11) flI,1і 	н  сІ 	+ Еавнпгіп  

Побудова  динамограми  

LIII.:= 73 10 ' - діаметр  НКТ  

	

f' 	1ІІИІ  : 	І~сЧ1І  - І~Іс  ГВІ1 	 1' ІU.1111111 . 	F1111 і11 - РІс'ГІі11 

1! и1ггс-1.~ 0~ = лг11~и_~'сІ~-~ИІ  + F1 ивІ11Іи-\ 

ЕІи ~~ 

	

і (1э) = 	
(() 

~ 	 + Е1сівІп1і,г  

Е:= 210 

Ср' Lko1 	1 	1 + — 
Е 	\ .~511 	f1 2 

Н1 := TLiX(H) 	inax(H) = 3.025 	= 0.124 

(0) 
F1kо  .= 

( 
	— 

Н(0) 
~ 	 ~0) 	 (о) 

F2k(
р) 

o 	Ел 	
НІ  

Іих  + 	  (Е» Іі1 г  - Е1ІІих) .[Н 	> (ui - ~.~~ + Е1ІІ  ІІ.[Н 	< (ui 

-- 	 ј 	 - 

      

   

(и) 	Н(0) 	(0) 	(о> 1 
Еа111іУ1 	+ 	 (Еапги.с 	— Еагпі1г 	І  

  

(0) 
Fdiko .= 

   

(и(и) 
)L) + Еи 	

(U) (n(0) ) ~) 
,пи.Ї  

      

      

      

   

(U) 	
Н(0) ( 	

(0) 	(0) 
F1 иг7гіп 	+ 	 Е  І  аlІгпх 	— FI атіп  

  

(о) 
Е/ иІ kо  .= 

   

(Н(о) 
< ~) + Е1 а 	

(о) (Н(и) ~ 
тсг_к  

      

      

      

    

F1 и2кс
(U)
І 	.= 

 

ЕІи 	
(0) + Н1 - Н 	

(~/а  
(U) 

- ~/а 	
(0)) 

1І1иа' 	 1ІІЛТ 	 ІІІІІг  
\ 	)L 	і  

ГН(гэ) > (Н1 	+ ЕІа,1гіп(~э) [ 

   

    

length(ЕІкс,(0)) = 49 	1ehgІh(F2kc,(~ э)) = 49 

1errg11І(Еи/ки(0~) = 49 	1еуткІн(Еа2ко(о)) = 49 



P1sh! 	(()) 	(о) 
	•AKshr •(b"к 	< 0) 
9.807 

(1/) + ЛІнг 	(О) 	СО) 
• AKsht 	

( 
t VK 	>_ 0) 

9.807 

Створення  матриці, яка  включае  всі  точки  на  протязі  гг,с,сІг  до  іІ,,г  

С~1) .= вггнпгаггч _х(Е1 о ,0,24,О,О) 
	

створення  матриці  сили  F1 ko 	ІеггїіІг(С 	) _ ?~ 

(1) 	 ( 	(о) 	
) 	 ( 
	~>> ) 

С'? 	._ .ггнгпиггі.~~̀ ~?к- с, , ~~,48,О,О 	створення  матриці  сили  F2ko 	Іс~ гг~гн  Г' 	_ 24 

Са~ і) ._ вггбтиггі1(Еи1 k~<<~ , 0, 24, 0 , 0) 	створення  матриці  сили  F1 ko 	lе rгgth(Са~ ~)) = 25 

С 2и< ~) .= вибпги1гг:v(Еи2к(~О),25,48,0,0) створення  матриці  сили  F2ko 	/еггугн(С2а< ~)) = 24 

:= вггбтипГіх(F1a1kr(0>,0,24,0,0) 	створення  матриці  сили  F11ko 

С'1Z и
< і) 

.= вггЬггra1гіх(Е1а2ки<О).25 48 0 0) 
	

створення  матриці  сили  F12ko 

створення  сумарної  матриці, яка  включае  матриці  F1 та  F2 

Ет~с,
(г~ 

._ srack(С  
і) , .,( і) ) 

ЕТака<<~ .= ьіаск(Си( і),С2а
(і)) 	

<0) 	
( 	

() 	(І)) 
Е/ Тик~, .= stuck СІа  , С1 2 и  

Діаграма  зміни  навантаження  точки  підвісу  штанг 	ІегіКгн(Етk. 
~О>) = 49 

І .( і) 
5 і  0д  

h1tiо  

(()) 
ЕТпкп  4 

  

() 
	

0.5 
	

і.5 
	

2.5 
	

3.5 

F4() 
(о) 	.( і  ) 

0.1 24 	 - розрахункова  сумарна  втрата  ходу  

Додаткове  навантаження  від  сили  інерції  маси  колони  штанг  та  рідини  

Фтк 	(0) .= гггигв1і'и  



4~ Іид  

2 L 

500)) 

() 

(І) І 
	(п) 
иxvshzг  

500() 

— І  ІОд  
U 
	

50 
	

І 5и 
	

200 
	

2511 
	

300 

7 

~~гих  гhTKіrr~rsiycr 	= 2.474 х  1 U 	пііп( ф7 kіrrcq.5i сг 	) _ —5.68 І  х  І  0 

Визначення  реакцій  

35() 
	

4оо  

\(U 
Апі2 _ Кп7 і  

2(оі  
._ 

Си_> 	
С 	

(и> 
k і 	Еі0 	Сі (~ч' т  — ф'3 
k, (о> 

~ 	 (0,s\ І) 	] 	/  

~о> (0> 

kI FTko •спв~п  — г13 

~k2 	 (иі  
с• 	

1 
ost г~ 

Залежність  нормальної  реакції  кривошипа  від  його  кута  повороту  

7 І 0~ 

3 . І0 
0 	50 	І  00 	І  50 	200 	250 	300 	350 	400 

(Ш 

 

І  Х() 
І. і  

л  



LBaI:= k1 

r аіАСі_У  
ги  

1 
:- 

k1 + k2 

r а  r72 а)" := - 2.2  

2 

МІдС УП  
(Оі  

.= 

_( 

G/),. Rkrd + 
_\ 

rur )а. 	
/~ 
 0)) 

•спв  1 - момент, що  створюють  кривошипні  
противаги  з  врахув. ваги  кривошипів  2 J 

Визначення  Мзв  - зведеного  моменту  сил  корисного  опору  на  
кривошипі  

Визначення  моменту  від  сили, що  діе  в  точці  підвіски: 
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- через  швидкість  точки  підвіски  
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k1 r1 
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Визначення  необхідного  зрівноважуючого  моменту  

- відстань  до  центру  мас  балансира 	LBaI = 0.1 

- максимальна  довжина  кривошипа  

Rkpnurx := 1.б  - максимально-можлива  відстань  розміщення  противаг  

Визначаемо  місце  розміщення  балансирних  вантажів  на  кривошипі  
згідно  методики  Гусенова  

Ѕn.=3 
( 	GI) \ 

М_r'іі  := Ѕ,, • 1'Isht + — 
2 J M-rr . = 1.383 х  І  О~ — необхідний  зрівноважуючий  момент  

М:vkprnax := 2. І  • ~RkPriпx•Gј)r. + ги1 •Gk + LBu1 Gbu1 • k2/ 	М:vkPr,, ,, := 2.1 • ~га  1 Gkp + LBa1 С6а1 k2/ 

Rkprnаr 
Rkr := 

	

	 •(M-r, — М~і  кр,,,іn) 
М:vka171Q — lL1~гk1)гпіь  

М:1'k,zrrг  = 5.075 х  І  0~ 

Rkr" = 0.805 	- необхідна  відстань  розміщення  противаг  

Відстань  розміщення  противаг  (дійсна) 	Rkrcl:= 0.85 

М13д~о) := (rF)1,~0) + л11СІс1),.О~о> 
) 	

- сумарний  момент  на  валу  кривошипа  
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Форма крутних моментів від сили, що діе в точці підвіски та 
сумарного з врахуванням противаг 
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тих(~11 cIG1,ro~l)) ) = 6.773 х 10~ 

rюux(MTR ІZn(U> ~= 7.815 х 104 

miп(МTR/2i ) _ —6.333 х 104 

Оптимізація розміщення противаг (розрахункова) 

1 .Врахування мінімального навантаження опор редуктора 

Необхідний зрівноважуючий момент 

rrІu_x( L9TRl2n~0) ) + 
М"еоh_rn. :— 

rr~in(MTR І 7 гг 
(о» ~ ~ 

 

  

  

Максимально можливі моменти при розміщенні одніеї пари вантажів на кривошипах: 

G~:= 232 9.81 	- конструктивна незрівноваженість балансира 

Мтах 1 := RkkI777CL\ + Gk1) 
~-иnlсг.С mcLt'( G'К) 

+ Cr 	 
(LI 

- максимальний момент, що створюеться одніею 
парою противаг 

  

Умова розміщення необхідної кількості противаг: 	 ~ 
1 .якщо А1х1 < Mr~cob_,.;~, - чотири противаги 	 Мтих1 = 6.845 х І О тг,~  

2.якщо Мrпихl > MneОh_,.;,. - дві противаги 	 ti1іісоh_,.І,, = 7.074 х 104 

При виконанні 1 умови - розміщуемо одну пару противаг на максимальній відстані: 

RkropI := RkP~пa_а 
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Необхідна відстань розміщення 2 пар противаг: 

- ,1іІи1их І ) 

Rkrоp2 = 0.044 - розрахункова 

Rkrop 1 = 1.6 
hR! := 0.21 
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ЗА ТВЕРДЖУЮ: 
Головний інженер 

НГВУ "Долинанафтогаз" 
Петриняк В.А. 

	2004р. 

ПЛАН 
проведення робіт по перевірці зрівноважування 

верстата-гойдалки за методикою ІФНТУНГ на свердловині 276-Д 

^ № 
п/п 

Назва робіт Виконання робіт 
Підрозділ Виконавці 

1 Розракувати ваги противаг за розробленою 
методикою зрівноважування верстата-
гойдалки (ВГ). 

ІФНТУНГ Харун В.Р. 

2 Заміряти динамічний рівень рідини в 
свердловині. Зняти динамограму. 

ЦВНГ-1 
НДЛ 

Дубей В.П. 
Дирів І.П. 

3 Перевірити зрівноваження ВГ методикою 
НГВУ 

ПРІ jF:Y і ЕП Рудовський А. В. 
Зрайко А.Г. 
Дубей В.П. 

ПPIjF.Y 
ЦВНГ-1 

4 Змонтувати тензодинамограф, підключити 
його в електро мережу 220В, зняти за його 
допомогою динамограму. 

ІФНТУНГ 
НДЛ 
ПPTjF,Y і ЕП 
ЦВНГ-1 

Харун В.Р. 
Дирів І.П. 
Рудовський А. В. 
Дубей В.П. 

5 Встановити противаги на відстань, 
розраковану згідно методики ІФНТУНІ' 

_ІФНТУНГ 
ПPIjF:Y 

Харун В.Р. 
Зрайко А.Г. 
Дубей В.П. ЦВНГ-1 

б Перевірити правильність установки 
противаг за методикою НГВУ 

ПPIjF:Y і ЕП Рудовський А. В. 

7 Перевірити стан зрівноваження ВГ через 
30діб згідно методики ІФНТУНГ 

ІФНТУНГ Харун В.Р. 

8 Перевірити зрівноваження ВГ згідно 
методики НГВУ 

ПPTjF,Y і ЕП Рудовський А. В. 
Зрайко А.Г. 
Дубей В.П. 

1ll'Т(F,Y 
ЦВНГ-1 

9 Скласти акт результатів впровадження 
методики зрівноваження верстата-гойдалки 
методом ІФНТУНГ 

ІФНТУНГ 

~~ f 

Харун В.Р. 

Виконавець 

Нацальник виробницого відділу 
НГВУ Долинанафтогаз" 
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ЗАТВЕРДЖУЮ: 
Головний інже 
НГВУ "Долинанафтог з" 
п. Петриняк  
	 2004 р. 

Акт 

проведених випробувань по перевірці зрівноважування верстата-качалки за 

дійсними навантаженнями точки підвісних штанг. 

1 Комісія в складі: Голова комісії: Петриняк В.А - головний інженер 

Костур Б.М. - начальник виробничого відділу 

Рудовський А.В. - нач. ПРЦFУ і ЕП 

Дирів І.П. - нач. НДЛ 

Харун В.Р. - н. с. НДІ ІФНТУНГ 

2 Предмет досліджеиия 

Свердловинна штангова глибинонасосна установка, яка складаеться з 

наземної частини - двоплечого верстата-качалки цР12Т-3000-5500, глибинного 

обладнання - насоса НВ - 1 Б- 44"Н" та триступінчатої колони штанг: в 1 ступіні 

використані 25 м штанги, 582 шт., в другій - 22мм, 111 шт., третій - 19 мм, 58 шт. 

Глибина підвіски насоса 1584 м, число качань балансира - n= 65 кач/хв., довжина 

коду плунжера - Н=3м. 

Система зрівноважування верстата-качалки - кривошипна, на кривошипах 

встановлено по 2 пари противаг загальною масою 5б40кг. 

3 Мета досліджеиия 

Перевірка математичної моделі двоплечого верстата-качалки та методики 

зрівноважування верстата-гойдалки по діючих навантаженнях з визначенням 

стану обладнання свердловинної штангової насосної установки. 

4 Результати досліджеиия 

Дослідження зрівноваженості штангової глибинонасосної установки проводились 

на св. №276. При проведенні дослідження навантаження точки підвіски штанг 



визначалось за допомогою динамометрування засобами НГДУ та 

тензодинамографом і вимірювальною системою за методикою НДІ ІФНТУНГ. 

Обробка динамограми проводилась за допомогою комп'ютерної програми 

запропонованої науковим співробітником НДІ ІФНТУНГ Харуном В.Р. 

В результаті обробки на І 1ЕОМ даних вимірювань визначено наступнl 

параметри насосної установки наведені в таблиці 1 та на рисунку 1. 

Таблиця 1- Порівняння експериментальних даних та теоретичних 

розрахунків 

Розрахункові параметри По динамограмі Теоретично 

Максимальні 	статичні 	діючі 
навантаження, кН 

тах 
Fcm 

60,7 58,97 

тіп 
Fcm 

45,17 43,44 

Вага рідини над плунжером, 
кН 

G 15,54 15,53 

Максимальні 	динамічні 
навантаження з врахуванням 
сил інерції, кН 

F,max 
д 

65,14 63,7 

Fmin 
д 

43,67 42,23 

Втрата ходу плунжера, м 0,46 0,458 

Густина рідини, кг/м3 рр 657 657 

Динамічний рівень рідини, м - 1048 

Вага колони штанг в повітрі, 
кН 

Gшт - 55,03 

Вага колони штанг в рідині, 
кН 

Gшт 48 48,02 

Максимальні значення струму 
ампер 	кліщів 	та 	крутний 
момент кривошипа 

Хід вгору 3 ОА 21,1 кНм 

Хід вниз 58А 33,56 кНм 

Стан зрівноваженості 
верстата-качали 

перезрівноважений 

Необхідна відстань 
розміщення 

Двох 
противаг 

0,9 0,92 

Необхідна 	відстань 	розмі- 
tцення при умові розміщення 1 
на максим. відстані 

Верхніх - 1,6 

Нижніх - 0,27 

Максимальні значення струму 
та моменту після виконання 

зрівноважування 

Хід вгору 40А 27 кНм 

Хід вниз 40А 27 кНм 
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Рис.1 Обробка динамограми св.№276 від 04.06.04р. 
а) - динамограма знята гідравлічним динамографом: 
б) - обробка динамограми на 1 іЕОМ: 
1- дійсна динамограма побудована при обробці експериментальних даних; 
2 - теоретична статична динамограма; 
3 - теоретична динамічна динамограма 



2 ~3 
Ка основі отриманих даних комісія вважае необхідним відмітити, що: 

1 При проведенні досліджень кривошипні противаги розміщувались на 

відстані 1 м від осі обертання кривошипа. 

2. Розрахунки, проведені на ПЕОМ за допомогою програми НДІ ІФНТУНГ 

показали, що верстат-качалка - незрівноважений. Максимальні значення крутного 

Моменту для ходу штанг вгору склали 2 І. 1 кНм, для ходу вниз - 3 3 .5бкНм. 

3. Перевірка зрівноваженості методикою НГВУ з використанням 

вимірювального приладу - амперкліщів РК 120.1 підтвердила незрlвноваженість 

rдибинонасосної установки, оскільки струм для ходу штанг вгору склав 30А, для 

ходу вниз - 58А. 

4. Розміщення противаг на відстані 0.9м, розрахованій за методикою НДІ 

ІФНТУНГ привело до зменшення максимальних значень крутного моменту 

кривошипа до 27кНм тобто на 20%. 

5. Проведено порівняння теоретичних розрахунків та даних отриманих при 

обробці динамоrрами, знятої гідравлічним динамографом показали, що 

відхилення при проведенні розрахунків сягае не більше 5%. 

4 3 метою підвищення ефективності роботи по зрівноважуванні верстата- 

качалки та діагностування стану глибинного насоса, комісія вважае доцільним 

прийняти до впровадження методику теоретичного розрахунку навантаження 

верстата-качалки та визначення місця розміщення противаг. 

Костур Б.М. 

Рудовський А.В. 

Дирів І.П. 

Харун В.Р. 
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Додаток Д 

Метрологічний ана.ліз давачів інформаційно-вимірювальної системи 

Вимірювальний ланцюг складаеться з таких складових: 

1. Давача зусиль кільцевого типу в якому для вимірювання 

деформацій використовуеться тензорезистор КФ5П1-15-200 Б12. Технічні 

характеристики приводяться в таблиці Д 1. 

2. Нормуючого підсилювача напруги для тензомосту LP-04. Технічні 

характеристики приводяться в таблиці Д2. 

3. Аналого-цифрового перетворювача РІС 18FXX2-I. Технічні 

характеристики приводяться в таблиці Д3. 

Кожен з складових вимірювальної системи об'ективно вносить похибку у 

вимірювання контрольованого гlараметра (таблиця Д4). 

Таблиця Д1 Технічні характеристики тензорезистора КФ5П1-15-200 Б12. 

Номінальний опір, Ом 200 

Максимальна вимірювальна деформація, мкм/м ±3000 

Чутливість 2,1 ± 0,2 

Температурний діапазон роботи, С° -70...+200 

Інтервал термокомпенсації, С~- -10...+120 

Максимальний струм живлення, мА 30 

Товщина, мм 0,08 

Маса тензорезистора з чутливим елементом, г 0,1 

Виконання Прямокутне 

Номінальна база тензорезистора, мм 15 

Номінальний електричний опір, Ом 200 

Група якості (визначае часову повзучість при нормальній 
температурі), % 

Б-0,5(3) 

Температурний коефіціент лінійного розширення сталі, 12• 10-6 
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Таблиця Д2 Технічні характеристики тензомосту LP-04. 

Кількість каналів 1 

Диферениіальний коефіціент підсилення 64 

Опорна напруга 5В ± 10 мВ 

Ефективне значення шуму в полосі пропускання, приведене 
до входу 

не гірше 
10 мкВ 

Температурна стабільність опорного напруження не гірше 
10 ррт/град 

Напруга живлення ± 12 В 

Споживаний струм + живлення тензомосту, не більше 2 мА 

Роз'еми, вхідний та вихідний РС-7 

Таблиця Д3 Технічні характеристики аналого-цифрового перетворювача 

РІС 18FXX2-I. 

Розрядність, біт 10 

Інтегральна похибка, LSb < ± 1 

Диференціальна похибка, LSb < ± 1 

Помилка зміщення, LSb < ± 2 

Помилка підсиленн.я, LSb < ± 1 

Мінімальна опорна напруга (VRгІ:- Vrzr.r-), B 3 

Опір джерела сигналу, кОм 10 

Споживаний струм АЦП, мкА 180 

Споживаний струм від джерела опорної напруги, мкА 10-1000 

Період тактового сигналу АЦП, мкс 1,6-20 

Час виборки, мкс 15 
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Таблиця Д4 Складові похибки вимірювальної системи 

ДаваЧ зуСИЛЛЯ 
----~ 

Температурна похибка (наявна температурна компенсація) < 0,1 °/о 

Способу і стабільності матеріалу кріплення - експеримент 0,5°/о 

Часова повзучість при нормальній температурі 0,3°/о 

ПідсиЛювач тензосигнаЛу 

Похибка стабільності опорної напруги 0, 1 % 

Похибка температурної стабільності підсилювача 1°/о 

АнаЛого-цифровий перетворювач 

Інтегральна похибка ± 0,1 °/о 

Диференційна похибка ± 0,1 °/о 

Похибка зміщення ± 0,2°/о 

Похибка підсилення ± 0,1 % 

Повна системна похибка* min 1 .2% 

тах 2.б°/о 
• Примітка: мінімальна похибка визначена при умові, що всі складові 

похибки - некорельовані: 

dnпin = Јд1 + д + д + ... + dn 

де 4 , д2 . . .4 - похибка конкретного параметру системи; 

Максимальна похибка визначена за методом аналізу: 

dji~ur = д1 + д2 + ...dj~ 


