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Высокие темпы роста добычи нефти и газа выдвинули отечественную нефтега
зодобывающую промышленность на передовые позиции в мире. Наша страна 
не имеет себе равных по добыче нефти, конденсата и газа. Объем разведоч
ного и эксплуатационного бурения постоянно возрастает и требует огромных 
капитальных затрат, составивших в одиннадцатой пятилетке 33 % общих вло 
жений в нефтегазодобывающую промышленность.

За последние годы созданы новые образцы буровых машин и комплексов, 
оказавших заметное влияние на производительность буровых работ и ускорение 
темпов роста добычи нефти и газа. Успехи бурения неразрывно связаны с но
вейшими научными разработками в области расчета и проектирования буровых 
машин, повышения их технического уровня и надежности. Д ля  закрепления д о 
стигнутых успехов необходимо постоянно расширять объемы разведочного и 
эксплуатационного бурения путем дальнейшего повышения производительности 
буровых машин, механизации тяжелого ручного труда, оптимизации и автом а
тизации буровых работ. В связи с этим предстоят сложные работы по пере
вооружению буровых предприятий высокопроизводительными автоматизиро
ванными установками. Именно такой путь позволит обеспечить необходимый 
прирост объема буровых работ.

В решении этой важной для народного хозяйства задачи огромная роль 
принадлежит подготовке высококвалифицированных инженерно-технических 
кадров, в совершенстве владеющих техникой бурения и способных самостоя
тельно применять в предстоящей практической работе основные принципы р ас 
чета, конструирования и рациональной эксплуатации буровых машин и ком 
плексов. В предлагаемом учебнике сделана попытка обобщить имеющиеся 
материалы и дополнить их из фондов научно-исследовательских, проектно-кон
структорских организаций и заводов, занятых исследованием, разработкой и 
производством буровых машин и комплексов.

В связи с большим многообразием применяемых буровых машин и обору
дования в учебнике рассмотрены их классификация по конструктивным призна
кам и техническим параметрам, принципиальные схемы и конструктивные 
особенности наиболее ответственных узлов и деталей, принадлежащих описывае
мым машинам и оборудованию. Приведены методики прочностных, кинематиче
ских и силовых расчетов, а такж е наиболее важные справочные сведения, заим 
ствованные из отраслевых технических и руководящих материалов. П редстав
ленные методики и примеры расчетов имеют цель вы работать у студентов н а
выки самостоятельного решения задач, встречающихся в практической работе 
инженера-механика по буровому оборудованию.

Подготовка и создание большого по объему и сложного по содержанию 
курса были бы невозможными без помощи и критических замечаний коллег 
по кафедре «Машины и оборудование нефтяной и газовой  промышленности» 
МИНГ им. акад. И. М. Губкина, преподавателей других нефтяных вузов и ве
дущих специалистов отрасли. Автор приносит им глубокую  благодарность за 
ценные советы.



Глава I
КРАТКИЙ ОБЗОР ИСТОРИИ РАЗВИТИЯ 
ОТЕЧЕСТВЕННОЙ ТЕХНИКИ БУРЕНИЯ

Д л я  восстановления и развития нефтяной промышленности в по
слереволюционный период было приобретено несколько зарубеж 
ных станков, состоящих из двухскоростной лебедки, ротора, на
соса, вертлюга, талевого механизма и электрического привода 
с редуктором. Эти станки явились прототипом первых отечест
венных буровых установок, производство которых было органи
зовано в 1921 — 1923 гг. на заводах  в Сормове и Коломне, а з а 
тем на Бакинском заводе им. лейт. Шмидта. В состав этих у ста
новок, рассчитанных для бурения скважин глубиной до 1200 м, 
входили:

двухскоростная лебедка на деревянной станине, снабженная 
валами на подшипниках скольжения, цепными колесами с необ
работанными зубьями для роликовых цепей шагом 103,2 мм, ку
лачковыми муфтами для управления и двухленточным тормозом 
с деревянными колодками;

ротор, приводимый от лебедки открытой цепной передачей; 
талевый механизм с чугунными шкивами на подшипниках 

скольжения, кованым однорогим крюком и вертлюгом с ш ари
ковыми подшипниками в опорах ствола;

буровой насос — прямодействующий либо вращательный, двух
поршневой, двустороннего действия;

вышка высотой 28—37 м и основание, изготовленные из де
рева.

Н ачало 30-х годов характеризуется качественно новым разви
тием отечественной буровой техники. В эти годы на заводе 
им. лейт. Ш м идта  было освоено производство четырехскоростных 
буровых лебедок Л1-4М, снабженных подшипниками качения 
в опорах валов  и асбокаучуковыми колодками в ленточном тор
мозе. Д л я  суммирования мощности двух электродвигателей в при
воде лебедки был установлен трехвальный редуктор с шеврон
ными зубчатыми колесами. Н а этом же заводе были разработаны 
роторы и вертлюги новых конструкций. Ротор закрытого типа 
с прямозубой конической передачей имел в основной опоре стола 
роликовый конический подшипник, а во вспомогательной опоре — 
шариковый. В вертлюге шарикоподшипники опоры ствола были 
заменены роликовыми коническими в основной опоре и ролико
выми цилиндрическими в радиальной. Подшипники опор стола 
ротора и ствола вертлюга изготовляли такж е на заводе им. лейт. 
Шмидта.

Завод  «Бакинский рабочий» начал выпускать кронблоки и 
талевые блоки грузоподъемностью 130 т со стальными шкивами



на подшипниках качения. И з-за отсутствия подшипников т я ж е
лых серий шкивы устанавливались на отдельные валики с двумя 
опорными подшипниками. Кронблоки двухэтаж ной  конструкции 
были заменены более легкими и компактными с одноэтажным 
расположением шкивов. Н а  заводах им. лейт. Ш м идта  и «К рас
ный молот» начали изготовлять буровые насосы  с эксцентри
ковым либо кривошипным коренным валом.

К середине 30-х годов была создана у стан о в ка  для бурения 
скважин глубиной до 3000 м, отдельные агрегаты  которой вы 
пускали заводы им. лейт. Ш мидта, «Бакинский рабочий» и «К рас
ный молот». Наряду с этим проводилась б о л ь ш ая  работа по мо
дернизации узлов и агрегатов установок д л я  бурения скважин 
глубиной до 1200 м. В: этот ж е  период появились металлические 
буровые вышки Г. Н. Берж еца. В 1937 г. Б. А. Рагинский пред
ложил оригинальную конструкцию металлической вышки, ноги 
и пояса которой изготовляли из отработанных бурильных труб, 
а диагонали с винтовыми стяж кам и — из стального проката круг
лого сечения. Вышки монтировали с помощью ш агаю щ их стрел 
конструкции А. А. Асан-Нури либо подъемника Я. М. Кершен- 
баума.

Возросшие к этому времени объемы бурения скважин глуби
ной до 1200 м обусловили острую нехватку легких  буровых ус
тановок. Д ля бурения скважин глубиной до 500 м в 1938 г. была 
создана ¡установка РА-400, которая монтировалась на двух гусе
ничных тележках. На одной тележке разм ещ ались  тракторный 
двигатель мощностью 48 кВт, двухскоростная трехвальная л е 
бедка с одношкивным ленточным тормозом и ротор. На второй 
тележке располагались такой же двигатель и два насоса 
НБ-650/15 или НГ-4 мощностью 25—30 кВт. Установка РА-400 
имела мачтовую вышку высотой 20 м и грузоподъемностью 40 т. 
Вышка с основанием и передними скользящими подкосами транс
портировалась в горизонтальном положении, а на точке бурения 
поднималась в вертикальное положение с помощью  буровой л е 
бедки. Серийное изготовление установок РА-400 было начато 
в 1938 г.

Азинмашем была разработана буровая установка ПТ1-800 
грузоподъемностью 35 т д л я  бурения скважин глубиной до 800 м, 
изготовление которой было освоено на заво д ах  им. Ленина и 
им. Монтина в Баку. В ПТ1-800 использовались одношкивная 
лебедка ЛТ2М, насосный блок установки РА-400, ротор Р460-ШЗ 
с индивидуальным приводом, состоящим из трехскоростной двух- 
вальной зубчатой коробки передач и двигателя М-17 мощностью 
48 кВт.

В 1939 г. в Нефтемашпроекте (Москва) бы ла разработана 
буровая установка ПРА-800 с групповым приводом. Она изготов
лялась Подольским заводом им. С. Орджоникидзе и состояла из 
двухвальной лебедки с двухленточным тормозом и шестискорост
ной коробки передач, приводимой от двух двигателей М-17, 
спаренных клиноременной передачей. Ротор имел карданный



привод от коробки передач лебедки. Насосы НГ-4 приводились 
посредством двухшкивной трансмиссии. В последующем насосный 
блок был снабж ен  индивидуальным приводом от двух дополни
тельных двигателей  М-17.

В это ж е  время Азинмашем была разработана установка 
ПРА-1200, в групповом приводе которой использовались два 
карбю раторны х двигателя К И Н  мощностью по 96 кВт, спарен
ные клиноременной передачей. Установка ПРА-1200 выпускалась 
на заводе им. лейт. Шмидта и состояла из силового блока, на
сосной трансмиссии, двухвальной лебедки с карданной переда
чей для  ротора  Р460-ШЗ, установленных на общей раме. Насос
ный блок из двух  насосов НГ-4 монтировался на отдельной раме.

Н есм отря на удовлетворительную кинематическую схему и 
удачные конструктивные решения, установки РА-400, ПТ 1-800, 
ПРА-800 и ПРА-1200 не получили признания буровиков вследст
вие их недостаточной мощности.

Следую щ ий этап развития техники бурения наступил в после
военный период. В 1945 г. изготовление буровых установок было 
поручено У р ал м аш у  — одному из крупнейших и хорошо оснащен
ных заводов  тяжелого машиностроения. Первоначально Урал- 
маш принял  к производству лебедки Л1-4М, насосы Н Г-8Х 16 и 
другие агрегаты , разработанные в довоенный период для буро
вой установки  грузоподъемностью 130 т. Кроме установок с элек
трическим приводом Уралмаш начал изготовлять установки с ди
зельным приводом на базе силовых агрегатов САЛ (для лебедки 
и ротора) и САН (для насосов), снабженных дизелями В2-300 
мощностью 220 кВт.

П ервы е д ва  комплекта буровой установки грузоподъемностью 
130 т были изготовлены к 28-й годовщине Великой Октябрьской 
социалистической революции. В этих установках были применены 
кронблоки и талевые блоки с одноосным расположением шки
вов и трехрогий крюк пластинчатой конструкции. В дальнейшем 
У ралмаш  совместно с заводами им. лейт. Шмидта, «Бакинский 
рабочий» и «Красный молот» выпускал ежегодно до 300 ком
плектов буровы х установок.

О дновременно с развертыванием серийного производства У рал
маш совместно с отраслевыми научно-исследовательскими и про
ектно-конструкторскими организациями проводил большую р а
боту по обобщению отечественного и зарубежного опыта проек
тирования и эксплуатации буровых установок.

В 1946— 1949 гг. был разработан  и изготовлен опытный об
разец буровой установки У ралм аш  1 с цепной лебедкой. Вскоре 
были созданы  установки У ралмаш  2 с зубчатыми передачами 
в коробке перемены передач лебедки и ротора, с гидравлическим 
управлением главной фрикционной муфтой и тормозом лебедки, 
явившиеся прототипом буровых установок Уралмаш ЗД и У рал
маш 4Э. И з  наиболее важных разработок того периода, исполь
зуемых и в настоящее время, следует выделить групповой при
вод на б азе  дизелей типа В2, радиальные шинно-пневматические



муфты,  ̂систему пневматического управления тормозом лебедки. 
Буровой насос У8-3, разработанный Уралмашем в  1952 г., имел 
мощность 260 кВт и развивал давление до 15 М П а.

На основе отработанных маш ин в 50-х годах У р ал м аш  пере
шел к серийному изготовлению буровых установок с дизельным 
приводом на базе комплекта бурового оборудования У ралмаш  
5Д и У ралмаш  ЗД и с электрическим приводом на базе  буро
вого оборудования Уралмаш 6Э и Уралмаш 4Э. Н а  этом завер 
шился первый этап работ У ралмаш завода по созданию  буровых 
установок с номинальной нагрузкой на крюке 1300 и 2000 кН 
для бурения скважин глубиной соответственно до 3000 и 5000 м.

Важный итог этой большой работы — сложивш ийся и вырос
ший ^коллектив квалифицированных конструкторов и исследова
телей, накопивший большой опыт и знания, способный создавать 
буровые машины и оборудование на уровне мировых достижений.

Следует также отметить новое направление в проектировании 
буровых установок, начало которому было полож ено созданием 
установки БУ-40, разработанной Очерским заводом  совместно 
с Гипронефтемашем (ныне В Н И И Н еф тем аш ).  В отличие от дру
гих установок БУ-40 была запроектирована и изготовлена комп
лектной и имела в составе все основные и вспомогательные м а
шины и агрегаты, в том числе основание, вышку, оборудование 
для приготовления и очистки промывочного раствора, емкости для 
хранения топлива и масел, котельно-отопительную систему, 
сборно-разборные укрытия. Впервые была применена выш ка трех
секционной конструкции с открытой передней гранью.

После промышленных испытаний БУ-40 бы ла передана з а 
воду «Баррикады», по чертеж ам которого она изготовлялась 
такж е в Румынии. На Кунгурском заводе выпускали установку 
БА-40, смонтированную на двух гусеничных тележ ках . Уста
новки БУ-40 и БА-40 позволили бурить скважины глубиной до 
800 м, не задалживая для этого более мощные установки Урал- 
маша.

С 1959 г. завод «Баррикады » начал поставку комплектных 
буровых установок БУ75Бр с электрическим и дизельны м при
водами, а Уралмаш примерно в этот же период — буровых у с 
тановок в комплекте с А-образными вышками, основаниями, обо
рудованием для механизации и частичной автоматизации  спуско
подъемных операций. В 70-х годах начато производство буровых 
установок универсальной монтажеспособности (БУ2500ДГУ, 
БУ4000ДГУ, БУ4000ЭУ и др .) .

Заметное развитие за рассматриваемый период получили кон
струкции буровых сооружений и методы м он таж а и транспор
тировки буровых установок. Вышка БМВБ-41-20 Таллинского и 
Щигровского заводов б лагодаря  рациональной конструктивной 
схеме и оптимальным площ адям сечения ее несущ их элементов 
оказалась легче ранее применявшихся конструкций. Азинмашем 
в 1951 1962 гг. была разработана м еталлическая  вышка 
В 1-300-53 грузоподъемностью 300 т и высотой 53 м. Ш ирокое



распространение получили вышки мачтового типа, отличающиеся 
экономичностью по расходу металла, а также легкостью монтажа 
и транспортировки.

В 1951 г. б. Гипронефтемашем был разработан крупноблоч
ный способ перевозки буровых установок при помощи «хребто
вых» лаф етов ,  представляющих собой две гусеничные тележки 
с пневмогидравлическими домкратами, соединенные мощной бал
кой. В дальнейшем «хребтовые» лафеты были заменены от
дельны ми гусеничными тяжеловозами. Индустриальные методы 
строительства буровых позволили резко сократить сроки ввода 
скваж ин  в эксплуатацию и имели большое значение при освое
нии неф тяны х месторождений Татарии, Башкирии, Куйбышев
ской и Волгоградской областей.

В торая  половина 50-х годов характеризовалась началом р а 
бот по созданию регулируемого привода буровых установок. Для 
Б У 7 5 Б р Д  в 1959 г. было начато серийное изготовление дизель- 
гидравлических агрегатов САТ-4 на базе дизеля 1Д12Б мощ
ностью 310 кВт и комплексного турботрансформатора ТТК-1. Од
новременно была изготовлена опытная дизель-электрическая бу
ровая установка Уралмаш 11ДЭ с приводом от постоянного тока. 
В этой установке подача буровых насосов изменялась регулиро
ванием числа ходов, а двигатели лебедки при спуске колонны 
труб использовались в качестве тормозной машины.

В силовых трансмиссиях появились цепные передачи с при
водными роликовыми цепями повышенной прочности, разрабо
танными ВНИИН ефтемашем. Талевые механизмы были осна
щены кан атам и  прогрессивных конструкций, позволившими зн а
чительно сократить расход канатов  в бурении и простои буровых 
установок в ожидании их замены. Надежность и долговечность 
ленточных тормозов буровых лебедок существенно возросли за 
счет применения фрикционных накладок из ретинакса. Н а смену 
буровым насосам У8-3 начали поступать У8-4 мощностью 330 кВт.

В аж н ы м и  направлениями совершенствования буровых устано
вок явились  разработка и внедрение средств механизации и ав
том атизации  тяжелых и трудоемких процессов. К ним относятся 
встроенные в ротор пневматические клинья для захвата и удер
ж а н и я  труб, напольный автоматический ключ для свинчивания 
и развинчивания труб, регулятор подачи долота, гидродинами
ческие торм оза  и др.

В результате  систематизации теоретических основ проектиро
вания буровы х установок и обобщения требований бурения в 60-х 
годах бы л а  разработана нормаль Н900-66, регламентирующая 
тип и основные параметры буровых установок. Впоследствии 
на основе этой нормали был утвержден действующий ГОСТ 
16293— 82, распространяющийся на комплектные буровые уста
новки д л я  эксплуатационного и глубокого разведочного бурения 
неф тяны х и газовых скважин. Нормаль Н900-66 и последующие 
государственные стандарты на буровые машины и оборудование 
способствовали дальнейшему повышению технического уровня



буровых установок. Передовые инженерные и конструкторские 
решения, не имеющие аналогов в мировой практике, р еали зо ван ы  
в установках БУ3000ЭУК, БУЗОООЭУК-1 (с эшелонным р а с п о 
ложением лебедочного и насосного блоков и допускаемой н а 
грузкой на крюке 1700 кН ) ,  БУ3000ЭУК-1М (с допускаемой  
нагрузкой на крюке 2000 кН ),  при использовании которых п о лу 
чены рекордные скорости проходки скважин при р азр або тке  н еф 
тяных и газовых месторождений Западной  Сибири.

Крупным достижением отечественной науки и техники я в и 
лось создание буровой установки У ралмаш 15000, посредством 
которой достигнута рекордная глубина бурения разведочной с к в а 
жины на Кольском полуострове.

Почти 20 лет назад при создании буровой установки « Л ен и н 
градец БА-25» впервые была поставлена сложнейш ая за д а ч а  а в 
томатизации основных процессов проходки скважин. С м ел ая  идея 
конструкторов, воплощенная в металле, намного о п ер еж ал а  в р е 
м я — патент на изобретение был зарегистрирован во многих с т р а 
нах, производящих буровое оборудование. Конструктивные прин
ципы этой установки легли в основу буровой установки У р ал м аш  
4000А для бурения скважин глубиной 4000 м.

Успешно эксплуатируется опытно-промышленная б уровая  
установка с двухцилиндровым гидроподъемником, созданная  куй 
бышевскими нефтяниками и являю щ аяся прототипом р а з р а б о 
танной Уралмашем буровой установки У ралмаш 4000ЭГУ. Н а 
основе объемного гидропривода создана буровая установка У р а л 
маш 4000НГ с непрерывным процессом спуско-подъемных о п е
раций. В кратчайшие сроки освоено производство буровых м а 
шин и подводного устьевого оборудования для плавучих у стан о 
вок, предназначенных для проходки нефтяных и газовых скваж ин  
глубиной до 6000 м при толще воды до 200 м.

Основные изменения в технике бурения за послевоенные годы 
характеризуются следующими показателями:

допускаемая нагрузка на крюке подъемных механизмов б у 
ровых установок возросла с 1300 до 4000 кН; 

глубина бурения увеличена с 3000 до 15 000 м; 
мощность привода буровых установок возросла с 450 до 

4000 кВт;
мощность буровых насосов возросла с 220 до 950 кВт; 
давление буровых насосов возросло с 10 до 40 М Па.
Буровые машины и оборудование изготовляются У р ал м аш - 

заводом, Волгоградским заводом буровой техники, а т а к ж е  
заводами Б аку  (роторы, вертлюги, талевые механизмы, вышки, 
буровые основания, циркуляционные системы); грозненским з а 
водом «Красный молот» (буровые насосы, цементировочные а г р е 
гаты, колонные головки и д р .) ;  Хадыженским заводом (ц и р к у л я 
ционные системы); Пермским заводом горно-шахтного м аш и н о 
строения (пневмоколесные тяж еловозы  Т-60, гусеничные поворот
ные тяжеловозы ТГП-70); Ижевским механическим заводом  
(ключи АКБ-ЗМ) и др.



В развитии нефтегазодобывающей промышленности Совет
ского Союза большое значение имело турбинное бурение. Пер
вые конструкции турбобуров были разработаны в 1923— 1925 гг. 
и применялись на нефтяных промыслах Азербайджана и Гроз
ного. В 1934 г. была создана качественно новая конструкция 
турбобура без редуцирующих устройств и с большим числом сту
пеней турбины. Дальнейш ее совершенствование турбобуров спо
собствовало широкому распространению турбинного бурения в на
шей стране. К концу 50-х годов опытное бурение советскими тур
бобурами было осуществлено на месторождениях во Франции, 
Ф РГ, США, Италии, а несколько позже в Мексике.

В улучшении показателей бурения важную роль играли со
вершенствование породоразрушающего инструмента, повышение 
прочности бурильных и обсадных труб, создание оборудования 
д л я  приготовления и очистки промывочного раствора, противовы
бросового оборудования скважин, забойных винтовых двигателей 
и др.

Отечественные буровые установки приобретаются многими за 
рубеж ны ми странами и успешно конкурируют с буровыми ус
тановкам и  известных капиталистических фирм.

Глава II
ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

§ 1. СОСТАВ И КОМПОНОВКА БУРОВЫ Х УСТАНОВОК

Буровы е установки предназначены для бурения эксплуатацион
ных и глубоких разведочных скважин вращательным способом. 
Технология вращательного бурения состоит из следующих ос
новных операций:

вращ ение и продольная подача породоразрушающего инстру
мента по мере углубления скважины;

промывка скваЖины и вынос разрушенной породы на поверх
ность;

наращ ивание бурильной колонны по мере углубления сква
ж ины;

подъем и спуск в скваж ину бурильной колонны для смены 
породоразрушаю щ его инструмента и забойного двигателя;

приготовление, обработка и очистка промывочного раствора; 
спуск обсадных колонн д ля  крепления скважины.
Д л я  выполнения этих операций, а также аварийных работ тре

бую тся различные по функциональным назначениям машины, 
м еханизм ы  и оборудование. Набор необходимых для бурения 
ск ва ж и н  машин, механизмов и оборудования, которые на изго
товляю щ ем  их предприятии не соединяются, но имеют взаимо
связан ны е эксплуатационные функции и технические параметры, 
н азы вается  б у р о в ы м  к о м п л е к с о м .



Рис. 11.1. Состав и компоновка буро
вой установки:
1 — кронблок; 2 — вы ш ка; 3 — полати 
выш ки; 4 — талевы й к ан ат ; 5 — талевы й  
блок; 6 — крю к; 7 — вертлю г; 8 — буровой 
рукав; 9 — успокоитель та лево го  к а н а та ; 
10 — автоматический буровой клю ч ; 11 — 
подсвечник; 12 — ротор; 13 —  л е б е д к а ; 14 — 
коробка передач; 15 — н ак л о н н а я  п ер ед ач а ; 
16 — силовые агрегаты ; 17 — ком п рессор
н ая  станция; 18 — ц и р к у л яц и о н н ая  си
стем а; 19 — буровой н асос; 2 0 — мани- 
ф ольд; 21 — суммирую щ ий р ед у к то р  сило
вых агрегатов; 22 — регулятор  п од ач и  д о 
л о та; 23 — гидродинам ический то р м о з; 24 — 
гидроциклоны; 25 — вибросито; 26 — осно
вание лебедочного б лока ; 27 — прием ны е 
мостки и стеллаж и ; 28 — консольно-пово- 
ротный кран



Б у р о вая  установка — это комплекс буровых машин, механиз
мов и оборудования, смонтированный на точке бурения и обес
печиваю щ ий с помощью бурового инструмента самостоятельное 
выполнение технологических операций. Современные буровые ус
тановки  подразделяются на следующие составные части:

буровое оборудование (талевый механизм, насосы, лебедка, 
вертлю г, ротор, привод, топливомаслоустановка, дизель-электри- 
ческие станции, пневмосистема);

буровые сооружения (вышка, основания, сборно-разборные 
каркасно-панельные укры тия);

оборудование для механизации трудоемких работ (регулятор 
подачи долота, механизмы д ля  автоматизации спуско-подъемных 
операций, пневматический клиновой захват для труб, автомати
ческий буровой ключ, вспомогательная лебедка, пневмораскре- 
питель, краны для ремонтных работ, пульт контроля процессов 
бурения, посты управления);

оборудование для приготовления, очистки и регенерации про
мывочного раствора (блок приготовления, вибросита, песко- и 
глиноотделители, подпорные насосы, емкости для химических реа
гентов, воды и промывочного р аство р а ) ;

манифольд (нагнетательная линия в блочном исполнении, 
дроссельно-запорные устройства, буровой р у к а в ) ;

устройства для обогрева блоков буровой установки (тепло
генераторы, отопительные радиаторы и коммуникации для р аз
водки теплоносителя).

Состав  и компоновка буровой установки показаны на рис. II. 1.

§ 2. ТРЕБО ВАН ИЯ, П РЕ Д Ъ Я В Л Я Е М Ы Е  К БУРОВЫМ УСТАНОВКАМ

Требования, предъявляемые к буровым установкам, определя
ю тся условиями бурения и показателями, характеризующими 
уровень их технического совершенства. Из числа факторов, опре
д ел яю щ и х  условия бурения, в первую очередь следует учитывать: 
природно-климатические и геологические; отдаленность от ре
монтных баз и источников энергии; частоту перемещения на но
вы е точки бурения; загазованность окружающей среды, загряз
ненность рабочих мест промывочным раствором; необходимость 
обеспечения бесперебойного процесса бурения для  устранения 
в озм ож н ы х осложнений в стволе скважины; высокую абразив
ность и коррозионную активность промывочного раствора; стес
ненность рабочих мест и др.

Требования к буровым установкам разделяются на техниче
ские, эксплуатационные, технологические, экономические, соци
ал ьн ы е  и специальные.

Технические требования заключаются в том, чтобы конструк
ц ия  буровой установки отвечала новейшим достижениям науки 
и техники, а ее параметры соответствовали мировым стандартам 
и требованиям современной технологии бурения. Машины и обо
рудование, входящие в состав буровой установки, должны иметь



высокий коэффициент полезного действия (к. п. д .) ,  д о стато ч н у ю  
прочность, надежность и долговечность.

Эксплуатационные требования исходят из того, что в п р о 
цессе эксплуатации работоспособность буровой установки б у д е т  
поддерживаться проведением технического обслуживания и р е 
монтов. С этой целью необходимо обеспечить высокую р е м о н т о 
пригодность буровой установки, т. е. доступность ее а г р е г а т о в  
для технического обслуживания и ремонта, возможность к о н 
троля технического состояния и зам ены  быстроизнаш иваю щ ихся 
узлов и деталей.

Технологические требования связаны  с материальными и т р у 
довыми затратами на изготовление буровых установок. К  ним 
относятся:

простота конструкции машин, достигаемая максимальным у п 
рощением их структурной схемы;

простота форм деталей, рациональный выбор м а т е р и а л а  и 
способа получения заготовок с целью экономии материала;

оптимальные точность изготовления и шероховатость п о в е р х 
ности, уменьшение размеров обрабаты ваемы х поверхностей;

правильный выбор допусков и посадок, обеспечивающий в з а 
имодействие деталей, взаимозаменяемость, соблюдение их р а з 
мера для устранения подгоночных работ  при сборке;

максимальное использование стандартных и у н иф и ц и рован 
ных узлов и деталей;

уменьшение номенклатуры реж ущ его и крепежного и н с т р у 
ментов, используемых при механической обработке и сборке.

Экономические требования связаны  с необходимостью о б е с 
печения минимальных производственных и эксплуатационны х 
расходов, определяющих эффективность буровой ¡установки. 
В сфере производства экономические требования у д о в л е т в о р я 
ются технологичностью конструкций, позволяющей при за д а н н о м  
объеме выпуска и конкретных производственных во зм о ж н о стях  
изготовить машину при наибольшей производительности т р у д а  
и наименьшей себестоимости. В аж ное экономическое т р е б о в а 
н ие— экономия металла и других материалов путем сн и ж ен и я  
материалоемкости машин и оборудования. К эксплуатационны м 
экономическим показателям относятся производительность м е 
ханического бурения и спуско-подъемных операций, врем я , з а 
трачиваемое на подготовительно-заключительные, в сп о м о гатель 
ные и ремонтные работы.

К социальным требованиям относятся безопасность р аб о т ы ,  
легкость управления и обеспечение нормальных условий т р у д а  
для обслуживающего персонала [28]. Социальные тр еб о в ан и я  
должны рассматриваться как  обязательные, так как  у сл о в и я  
работы буровиков относятся к тяж ел ы м  и опасным. Т р еб о в ан и я  
безопасности к конструкции бурового оборудования р е г л а м е н 
тируются ГОСТ 12.2.041—79.

Специальные требования связаны  с условиями работы  б у 
ровых установок. Компоновочные схемы и габариты б у р о в ы х



м аш ин  и всей установки выбираются с учетом удобств управления 
и обслуживания, а т а к ж е  ограничений в занимаемой площади, 
что  особенно важно д ля  работы в море и на пересеченной мест
ности. Массы буровых машин должны соответствовать грузо
подъемности промысловых кранов и транспортных средств. Бу
р о в а я  установка д о лж на  разбираться на транспортабельные и 
л егк о  демонтируемые узлы. Электрооборудование должно иметь 
взрывобезопасное исполнение.
§  3. КЛАССИФИКАЦИЯ И ПАРАМ ЕТРЫ  БУРОВЫХ 
УСТАНОВОК

В 1959 г. впервые бы ла принята отраслевая нормаль Н900-59, 
регламентирую щ ая основные параметры буровых установок для 
эксплуатационного и глубокого разведочного бурения. В ней 
предусматривалось пять классов буровых установок, различаю
щ ихся по номинальной грузоподъемности (50, 75, 125, 200 и 
300  т) и другим парам етрам . Взамен нормали Н900-59 была 
введена  нормаль Н900-66 с изменениями и дополнениями. На 
основе этой нормали был разработан и действовал ГОСТ 
16293—70, взамен которого введен ГОСТ 16293—82.

И з числа параметров, включаемых в стандарты буровых ус
тановок, выделяется главны й параметр, наиболее полно харак
теризую щий эксплуатационные возможности буровой установки. 
В период действия нормалей Н900-59 и Н900-66 в качестве глав
ного параметра принималась номинальная грузоподъемность, 
значение которой приводилось в шифре буровой установки (на
пример, БУ 80БрД или У ралм аш  125БД).

В ГОСТ 16293— 70 представлены девять классов буровых ус
тановок, различающихся по максимальной нагрузке на крюке, 
допускаемой в процессе проходки и крепления скважины, и по 
условной глубине бурения скважины, определяемой исходя из 
массы  1 м бурильной колонны, равной 30 кг. После введения 
Г О С Т  16293—70 в шифр буровой установки вместо номинальной 
грузоподъемности была внесена условная глубина бурения (на
пример, БУ2500ДГУ или БУ3000БД).

С учетом рекомендаций СЭВ в ГОСТ 16293—82 включено 
одиннадцать  классов буровых установок, главными парамет
р ам и  которых являю тся допускаемая нагрузка на крюке и услов
ный диапазон глубин бурения. Соответственно в шифре новых 
буровы х установок указы ваю т допускаемую нагрузку на крюке 
и условную глубину бурения (например, БУ1600/100ЭУ). К числу 
в а ж н ы х  отличительных признаков, указываемых в шифре буро
вой  установки, относятся тип силового привода (Д  — дизельный, 
Д Г  — дизель-гидравлический, Д Э Р  — дизель-электрический регу
лируемый, Э — электрический на переменном токе, ЭП — элек
трический на постоянном токе и др.) и монтажеспособность бу
ровой установки (У — универсальная монтажеспособность).

Основные параметры буровых установок, регламентированные 
Г О С Т  16293—82, приведены в табл. II. 1.



§ 4. БУРОВЫЕ УСТАНОВКИ Д Л Я  ЭКСПЛУАТАЦИОННОГО 
И ГЛУБОКОГО РАЗВЕДОЧНОГО БУРЕНИЯ

Номенклатура выпускаемых буровых установок периодически о б 
новляется более производительными и надеж ны ми моделями, о т 
вечающими возрастающим требованиям бурения и новейшим д о 
стижениям науки и техники. Повышение производительности и 
надежности буровых установок — предпосылка успешного вы п о л 
нения непрерывно возрастающих объемов бурения. Во многих 
случаях смена выпускаемых моделей происходит в связи с и зм е
нением параметров буровых установок.

В комплект буровых установок входят буровое оборудование 
и сооружения, оборудование системы циркуляции промывочного 
раствора, комплекс механизмов АСП для автоматизации спуско
подъемных операций, регулятор подачи долота и др.

Широко распространены буровые установки на базе ком п
лектов основного бурового оборудования У ралм аш  ЗД-76 и У рал- 
маш 4Э-76. Д л я  морских буровых установок У ралм аш завод  
выпускает буровое оборудование П Б У  6000/60ПЭМ и П П Б У  
6000/200ППЭМ. Н а предприятиях бурения эксплуатируются с н я 
тые с производства буровые установки Б У 80Б рД , БУ80БрЭ, У р а л 
маш 3000ЭУК, У ралмаш  3000ЭУ, У ралм аш  4000Э-1, У р а л м а ш  
4000Д-1, У ралм аш  6500Э, Уралмаш 6500ДГ, а также отдельные 
опытные модели.

Основные механизмы бурового оборудования и их кинем ати
ческие связи в упрощенном развернутом виде приведены на к и 
нематических схемах буровых установок (рис. 18П—22П п р и 
ложения). Кинематические схемы даю т ясное представление
о структурных связях основных исполнительных механизмов 
с двигателями буровой установки. В них содерж атся необходи
мые данные для кинематических и силовых расчетов всех у зл о в  
и деталей, расположенных между двигателями и исполнитель
ными механизмами.

Буровые установки БУ2500ДГУ и БУ2500ЭУ  разработаны  
взамен буровых установок БУ80БрД и БУ80БрЭ-1. Основное и 
вспомогательное оборудование этих установок монтируется на 
отдельных блоках, транспортируемых гусеничными тяж еловозами.

На вышечном блоке  размещаются выш ка, буровая л еб ед ка  
с коробкой перемены передач, ротор, трансмиссии лебедки и р о 
тора, вспомогательный привод, ключ АКБ-ЗМ 2, вспомогательная 
лебедка, консольно-поворотный кран, пульт бурильщика и неко* 
торое другое оборудование. Основание этого блока представляет  
собой металлическую платформу с опорами. Лебедка со всп ом о
гательным тормозом и рамой образуют лебедочную секцию вы- 
шечного блока. Коробка перемены передач, трансмиссия л еб ед ки  
и вспомогательный привод с рамой входят в приводную секцию  
вышечного блока.

Приводной блок  БУ2500ДГУ состоит из трех секций: д и з е л ь 
ной, трансмиссионной и воздухосборников. В дизельной секции



Т а б л и ц а  11.1. Основные параметры комплектных буровых установок для эксп

П ар ам етр ы
К лассы  б уро

Допускаемая на
грузка на крюке, 
кН
Условный диапа
зон бурения, м 
Наибольшая ос
настка талевой 
системы
Диаметр талевого 
каната, мм 
Скорость подъема 
крюка при рас
хаживании обсад
ных колонн и л и к
видации аварий, 
м/с
Скорость устано
вившегося движе
ния при подъеме 
незагруженного 
элеватора, м/с, 
не менее
Мощность на при
водном (входном) 
валу подъемного 
агрегата, кВт 
Проходной диа
метр стола рото
ра, мм
Мощность на при
водном валу рото
ра, кВт, не более 
Допускаемая ста
тическая нагруз
ка на стол рото
ра, кН
Момент, переда
ваемый столом ро
тора, кН-м, не бо
лее
Число основных 
буровых насосов, 
не менее
Мощность приво
да бурового на
соса, кВт 
Наибольшее дав
ление на выходе 
насоса (в мани- 
фольде), МПа 
Номинальная дли
на свечи, м 
Высота основания 
(отметка пола бу
ровой), м, не менее

800

600— 1250

4X 5

22; 25 

0 , 1— 0,2

1,5

200—240

460; 560 

180 

2000

30

300; 375 

2 0 ; 21

18

3

1000

1000— 1600

4X 5

22; 25 

0 ,1— 0,2

1,5

240—300

460—560

180

2000

30

300; 375

20

18

4

1250

1250—2000

4X 5

22; 25; 28 

0 , 1— 0,2

1,5

300—440

520,7; 560 

180—370 

3200

50

2

475 

21; 25

18; 25; 27 

4,4; 5,5

1600

1600—2500

4X 5

25; 28 

0 , 1— 0,2

1,5

440—550

560

370

3200

50

475; 600; 
750

25; 32

18; 25; 27 

4,4; 5,5

2000

2000—3200

5X 6

28; 32 

0,1—0,2

5 50-670

560

370

3200

50

475; 600; 
750

25; 32

25; 27; 36 

5,0; 5,5



вы х установок

6 7 8 9 10 11

2500 3200 4000 5000 6300 8000

2500—4000 3200—5000 4000—6500 5000—8000 6500— 10 000 8000— 12 500

5X 6 6X 7 6X 7 7X 8 7X 8 7 X 8

28; 32 32; 35 32; 35 35; 38 38; 42 42; 44

0,1—0,2 0,1—0,2 0,1—0,2 0,1—0,2 0,1—0,2 0,1—0,2

1,5 1,5 1,5 1,4 1,4 1,4

670—900 900— 1100 1100— 1475 1475—2200 2200—2950 2500—2950

560 700 700 950 950 1260

370 370 440 500 540 540

3200 4000 4000 5000 6300 8000

50 80 80 80 120

2 2 2 2 2 3

475; 600; 
750

600; 750; 
950

600; 750; 
950

950; 1180 1180 1180; 1840

25; 32; 35 25; 32 25; 32; 35 32; 40 40 40; 105

25; 27; 36 25; 27; 36 25; 27; 36 25; 27; 36 25; 27; 36 27; 36

5,0; 6,0 6,0 6,7; 8,0 6,9; 8,0 сл 00 о 8,5



установлены три  силовых агрегата, мощность которых через 
карданные валы  передается цепному суммирующему редуктору. 
В трансмиссионной секции установлены цепной суммирующий 
редуктор и две компрессорные станции. Цепной редуктор позво
ляет передавать  мощность силовых агрегатов буровой лебедке, 
насосам, ротору и одной компрессорной станции (вторая ком
прессорная станция имеет индивидуальный электрический при
вод). В секции воздухосборников располагаются два воздухо
сборника, агрегат  подогрева воздуха АПВ 200/140, фильтр-вла- 
гоотделитель и маслоотделитель.

Насосный б л о к  состоит из двух насосных секций с пультом 
управления насосами, необходимыми коммуникациями и ком
прессором высокого давления для зарядки пневмокомпенсаторов. 
К аж дая  насосная секция состоит из рамы, трехпоршневого н а 
соса одностороннего действия НБТ-600 и привода.

Дизель-генераторный блок  состоит из основания с укрытием, 
двух дизель-электрических агрегатов, станций управления, слив
ных баков и аккумуляторных батарей.

Приемные мостки для укладки и подачи на буровую площадку 
бурильных и обсадных труб, а такж е других механизмов и ин
струмента состоят из стеллажей, горизонтальных и наклонных 
трапов.

Секционная конструкция позволяет при необходимости транс
портировать буровую установку более мелкими частями, состоя
щими из отдельных секций рассмотренных блоков.

БУ 3000БД  с пятидизельным приводом применяется для буре
ния эксплуатационных и разведочных скважин в неэлектрифи- 
цированных районах. Она комплектуется на заводе-изготовителе 
комплексом механизмов АСП для автоматизации спуско-подъем- 
ных операций, вышкой, основанием и каркасом укрытий. По не
которым парам етрам  эта установка не соответствует зарубежным 
образцам, однако  превосходит их по степени механизации т я ж е
лых работ.

БУ3000БЭ1 —  модификация БУ3000БД. Благодаря электриче
скому приводу она имеет более простую кинематическую схему 
и большую производительность (планируемая проходка в год 
соответственно 5700 и 3540 м).

БУ3000ЭУК  поставляется с буровыми сооружениями, обеспе
чивающими универсальный монтаж и транспортировку (круп
ными и мелкими блоками, а такж е поагрегатно). Она предназ
начена для кустового бурения скважин в условиях Западной 
Сибири. БУ3000ЭУК-1 — модификация БУ3000ЭУК и отличается 
от нее эшелонным расположением блоков, позволяющим значи
тельно увеличить число разбуриваемых скважин в одном кусте 
(БУ3000ЭУК позволяет пробурить 16 скважин в кусте). Модерни
зированная буровая  установка БУ3000ЭУК-1М имеет допускае
мую нагрузку на крюке 2000 кН  против 1700 кН в установках 
БУ3000ЭУК.

БУ 3000Д ГУ  и БУЗОООЭУ разработаны с учетом новейших до



стижений буровой техники и со временем зам ен ят  БУ3000БД, 
БУ3000БЭ. В качестве базовой модели п ринята  БУ3000ЭУК- 
В БУ3000ДГУ используются дизель-гидравлические силовые аг
регаты СА-10 с дизелем 6ЧН21/21 мощностью 475 кВт вместо 
дизелей В2-450. В лебедках БУ3000ЭУ используется электромаг
нитный вспомогательный тормоз вместо гидродинамического. 
Двухпоршневые насосы двустороннего действия У8-6МА2 заме
нены более эффективными трехпоршневыми одностороннего дей
ствия УНБТ-950. Установки БУ3000ДГУ и БУ 3000ЭУ в отличие 
от БУ3000БД и БУ3000БЭ поставляются с основаниями для уни
версального монтажа и транспортировки.

Буровые установки У ралмаш  ЗД-76 и 4Э-76  наиболее распро
странены в нефтегазодобывающей промышленности. Уралмашза- 
вод поставляет к этим установкам комплект основного оборудо
вания: талевые механизмы, вертлюги, роторы, лебедки, буровые 
насосы, приводы лебедки, ротора и буровых насосов. Вышку, 
основание, мостки со стеллажами, оборудование д л я  приготовле
ния и очистки промывочных растворов, комплекс механизмов 
АСП поставляют потребителю другие заводы.

БУ4000ДГУ-Т  предназначена для экспорта в страны с тропи
ческим климатом. Конструктивное исполнение и состав поставки 
учитывают требования заказчиков. Параметры ее соответствуют 
мировым стандартам, что способствует повышенному спросу 
БУ4000ДГУ-Т на внешнем рынке.

БУ4000Д-1 и БУ4000Э-1 отличаются от ком плексов Уралмаш 
ЗД-76 и Уралмаш 4Э-76 тем, что буровое оборудование постав
ляется заводом-изготовителем вместе с буровыми сооружениями, 
комплексом механизмов АСП, регулятором подачи долота, к р а 
ном для обслуживания мостков, талевым механизмом с оснаст
кой 5 x 6  или 6 X 7  в зависимости от пожелания потребителя.

БУ5000ДГУ и БУ5000ЭУ  имеют комплекс механизмов АСП, 
регулятор подачи долота, насосы УНБ-600 и буровы е сооруже
ния для универсального монтаж а и транспортировки. Установка 
БУ5000ДГУ имеет дизель-гидравлический привод на базе сило
вых агрегатов СА-10.

БУ6500Э и БУ6500ДГ,  заменившие У р ал м аш  200ДГ-1У и 
Уралмаш 200Э-1У, оснащены комплексом А СП , насосами 
У8-7МА-2, дизель-гидравлическим приводом от агрегатов
1 А Д Г -1000, современным электрооборудованием и буровыми соо
ружениями для мелкоблочного монтажа.

Комплект бурового оборудования Уралм аш  6000ПЭМ  пред
назначен для плавучих самоподъемных буровых установок типа 
У ралмаш 6000/60 ПБУ, используемых для бурения скважин при 
глубине моря до 60 м. Комплект оснащен регулируемым элек
трическим приводом лебедки, насосов и ротора, комплексом АСП, 
благодаря которому степень механизации спуско-подъемных опе
раций достигает 75% .

Комплект бурового оборудования Уралмаш  60001200 ПП ЭМ  
предназначен для плавучих полупогружных буровых установок,
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6000/200 П П Б У ,  используемых для бурения скважин при глу
бине моря до  200 м. Комплект оснащен регулируемым электриче
ским приводом и специальным комплексом для компенсации ко
лебаний тал ево го  механизма, вызванных качкой бурового судна.

Б У 6500Д Г -С П  предназначена для стационарных морских 
платформ. В состав установки входят современные буровые Haj 
сосы У НБТ-950 и комплекс механизмов АСП-4МЧ, позволяющий 
повысить степень механизации спуско-подъемных операций до 
8 0 %.

Б уровая  установка Уралмаш 15000  является уникальном и 
применяется д л я  бурения сверхглубоких разведочных скважин. 
Ротор, лебедка  и буровые насосы имеют раздельный привод от 
электродвигателей постоянного тока.

Технические характеристики буровых установок приведены 
в табл. II .2 и I I .3.

Глава III
П Р О Ч Н О С Т Ь  Д Е Т А Л Е Й  БУРО ВЫ Х МАШИН 
И О БО РУ Д О В А Н И Я

Прочность характеризует способность деталей, не разрушаясь, 
воспринимать нагрузки в определенных режимах и условиях на
гружения. Больш ое влияние на прочность деталей оказывают м а
териалы, способы упрочнения, размеры и геометрические формы 
их. Особое значение вопросы прочности деталей приобретают 
в связи с возрастаю щими требованиями к повышению надежно
сти и долговечности буровых машин и оборудования и снижению 
их массы. В обеспечении прочности деталей машин важную ^роль 
играют методы прочностных расчетов, основанные на новейших 
достижениях теории прочности и опыте расчета, конструирования 
и эксплуатации машин. Современное состояние науки и техники 
позволяет на стадии расчета и проектирования придать деталям 
машин практически необходимый уровень прочности.

§ 1. КЛА ССИ Ф И КА Ц ИЯ ДЕЙСТВУЮЩ ИХ НАГРУЗОК

Н агрузкой  назы ваю т силовое воздействие, вызывающее измене
ние напряженно-деформированного состояния деталей машин. По 
характеру  действия нагрузки делятся на статические и дина
мические.

Статические нагрузки  характеризуются тем, что их значение, 
направление и место приложения постоянны либо изменяются 
так  незначительно, что при расчете конструкций пренебрегают 
влиянием сил инерции. В свою очередь, они подразделяются на 
постоянные и временные.

К п о с т о я н н ы м  относятся нагрузки, значения которых для 
данной конструкции принимаются неизменными. Примером по
стоянной статической нагрузки является собственный вес конст



рукции. Весовые нагрузки значительно влияю т на напряженно- 
деформированное состояние буровой вышки и другого оборудо
вания, состоящего из узлов и деталей, вес которых соизмерим 
с эксплуатационными нагрузками. Постоянные нагрузки могут 
вызвать в деталях конструкции переменные напряжения. Так, 
в результате изгиба с вращением в сечениях в ал а  за один оборот 
происходит смена растягивающих и сж им аю щ их напряжений. 
Аналогично в результате периодического входа в зацепление 
зубья зубчатых передач испытывают переменные напряжения при 
постоянной рабочей нагрузке, действующей на исполнительный 
орган машины.

К в р е м е н н ы м  статическим относятся нагрузки, действую
щие в течение длительного цикла работы (например, начальная 
затяж ка резьбовых соединений, давление жидкости или газа 
в различных аппаратах, нагрузки от снега, гололеда и темпера
турного воздействия, предварительное натяж ение тяговых орга
нов и др.).

Динамические нагрузки  характеризуются быстрым измене
нием значения, направления или точки приложения, вызываю
щим в элементах конструкции значительные силы инерции. 
Причины появления динамических н а г р у з о к — неравномерность 
рабочего процесса; ускорение при пусках, торможениях и ревер
сирования; неуравновешенность быстровращающихся деталей; 
чрезмерный износ зубчатых и цепных передач; зазоры  в подвиж
ных соединениях и др. Динамические нагрузки, вызываемые не
равномерностью рабочего процесса, характерны  для  поршневых 
машин (насосов и двигателей), и особенно д л я  машин и инстру
мента ударного и вибрационного действия (молотов, копров, бу
ровых долот, вибросит и др.).

По характеру рабочих процессов различаю т стационарные и 
нестационарные нагружения. Стационарным называю т нагруже
ние с постоянными характеристиками рабочего процесса. Н агру
жение с изменяющимися характеристиками рабочего процесса 
относят к нестационарному. К машинам, испытывающим стацио
нарное нагружение, относятся вентиляторы, машины централь
ных насосных станций и некоторые другие. Большинство машин 
испытывает нестационарное нагружение. И зменение характерис
тик рабочих процессов в буровых машинах обусловлено непре
рывным увеличением глубины забоя в процессе бурения сква
жины, а также ступенчатым изменением веса бурильной и обсад
ной колонн труб при спуско-подъемных операциях.

Изменение уровня нагрузок и частота повторения нагрузок 
определенного уровня зависят от технологического процесса, вы
полняемого машиной, и передаточного числа от исполнитель
ного органа до рассматриваемой детали. Н апример, нагрузки на 
крюке подъемного механизма буровой установки равны весу под
вешенной бурильной колонны. При подъеме последней число 
циклов нагружения крюка равно числу бурильных свечей в ко
лонне труб. Нагрузки, испытываемые при этом подъемным



валом лебедки, уменьшаются пропорционально кратности ос
настки талевого механизма.

З а  время подъема колонны на длину одной свечи, соответст
вующее одному циклу нагружения крюка, число циклов нагру
жения подъемного вала  лебедки будет равно числу его оборо
тов, зависящ ем у от длины наматываемого каната и диаметра 
барабана. Н агрузки  во вращающихся деталях силовых передач 
привода лебедки уменьшаются, а число циклов нагружения воз
растает пропорционально передаточному числу между рассмат
риваемой деталью  и подъемным валом.

§ 2. ВИДЫ ОТКАЗОВ по к р и т е р и я м  ПРОЧНОСТИ

Под действием эксплуатационных нагрузок возникают отказы 
деталей буровых машин и оборудования, которые по принятым 
критериям прочности относятся к усталостным и хрупким разру
шениям, пластическим деформациям, ползучести и нарушениям 
сцепления.

Усталостные разруш ения  возникают под действием перемен
ных напряжений, уровень которых превышает конструкционный 
предел выносливости. При напряжениях, равных и ниже конст
рукционного предела выносливости, деталь может выдержать без 
нарушения сколько угодно повторных циклов. При одновремен
ном воздействии коррозии, высоких температур, а такж е  при 
контактных нагружениях деталей, закаленных до высокой твер
дости, предел выносливости в указанном понимании может от
сутствовать. В этих и некоторых других случаях при расчете 
на прочность пользуются пределом ограниченной выносливости, 
равным максимальному напряжению цикла, соответствующему 
задаваемой циклической долговечности.

Характерной особенностью усталостных разрушений является 
то, что они происходят от действия местных напряжений, соз
даваемых конструктивными, металлургическими и технологиче
скими концентраторами напряжений. Усталостному разрушению 
предшествует постепенное развитие усталостных трещин, в ре
зультате которого оставшееся живое сечение не обеспечивает 
статической прочности детали. Н а  поверхности усталостных изло
мов обнаруж ивается  граница между гладко притертой зоной р аз 
вития усталостной трещины и зоной окончательного разрушения 
волокнистого либо зернистого строения, которое характерно для 
вязких и хрупких изломов. Период развития усталостных трещин 
сокращается с уменьшением сечения детали.

Общие усталостные разрушения характерны для резьбовых 
соединений бурильных труб, валов и осей, штоков буровых на
сосов, пружин, деталей буровой вышки и металлических основа
ний. Поверхностным усталостным разрушениям подвергаются 
зубья цепных и зубчатых передач, детали подшипников качения, 
ролики и втулки приводных цепей. Особо следует выделить р аз
рушения от термической усталости, развивающейся под действием



повторных температурных напряжений. Этот вид разрушения на
блюдается в тормозных шкивах буровых лебедок.

Пластическая деформация  наблюдается при перегрузке де
талей, изготовленных из незакаленных и высокоотпущенных ста
лей. Наиболее распространенные виды этих отказов  — искривле
ние валов, осей, деталей буровой вышки и других металлических 
конструкций; осадка пружин и удлинение (вы тяж к а)  болтов при 
чрезмерных затяжках; смятие труб, шпонок, шпоночных кана
вок, крепежных деталей, дорожек качения подшипников, на
правляющих и рабочих поверхностей зажимов и др.

Длительное силовое воздействие в сочетании с нагревом вы
зывают медленное нарастание пластических деформаций при на
пряжениях, меньших предела текучести. Это явление, называе
мое ползучестью, особенно резко проявляется у  пластмассовых де
талей, что ограничивает температурный диапазон  их применения.

Хрупкие разрушения  происходят в деталях  из чугуна и низ- 
коотпущенных сталей под действием ударных и статических на
грузок, а также в результате чрезмерных напряжений, возникаю
щих при посадках с натягом (ступицы колес и дисков, пластины 
втулочно-роликовых цепей и др.). Хрупкие разруш ения деталей 
машин и сварных конструкций возрастают в условиях низких 
температур, теплового и радиационного воздействия, вызываю
щих охрупчивание металлических и пластмассовых деталей, 
а такж е резинотехнических изделий.

Большое распространение имеют отказы, вызванные наруше
ниями сцепления. К их числу относятся провороты и осевые сме
щения в прессовых соединениях; относительное проскальзывание 
во фрикционных муфтах и ременных передачах; самоотвинчива- 
ние резьбовых соединений; расшплинтовка втулочно-роликовых 
цепей и др.

§ 3. ВЫБОР КОНСТРУКЦИОННЫХ МАТЕРИАЛОВ 
И СПОСОБОВ УПРОЧНЕНИЯ ДЕТА Л ЕЙ

Конструкционные материалы в общем случае выбирают исходя 
из требований к их механическим, физическим и технологиче
ским свойствам, предъявляемых условиями работы  и изготовле
ния данной детали. Механические и физические свойства позво
ляют судить о служебной пригодности м атериала. По технологи
ческим свойствам оценивается возможность обработки материала 
при изготовлении деталей.

К основным механическим свойствам м атериала  относятся: 
прочность — способность сопротивляться нагрузкам  без р а з 

рушения;
деформативность — способность изменять разм еры  и форму 

без разрушения;
упругость — способность восстанавливать первоначальные 

размеры и форму после снятия нагрузки;
пластичность — способность получать значительную деф орм а

цию, оставшуюся после снятия нагрузки;
2 Заказ № 2895 33



хрупкость — способность материала разрушаться при механи
ческих воздействиях без заметной пластической деформации 
(свойство, противоположное пластичности); хрупкость материала, 
наблю даю щ ую ся только при ударных нагрузках, называют у д ар 
ной; хрупкость, проявляющуюся при низких температурах, назы
вают хладноломкостью;

твердость — способность сопротивляться при местных контакт
ных нагрузках  пластической деформации или хрупкому разру
шению в поверхностном слое;

сопротивление усталости — свойство материала противостоять 
усталости, т. е. процессу постепенного накопления повреждений 
под действием переменных напряжений, приводящих к изменению 
свойств, образованию  трещин, их развитию и разрушению.

М еханические свойства конструкционных материалов опреде
ляются путем испытаний стандартных образцов.

Физические свойства материалов характеризуются плотностью 
(удельным весом), температурой плавления, коэффициентами те
плопроводности, линейного расширения и трения.

Затраты , связанные с обработкой материалов резанием, со
ставляют значительную часть заводской себестоимости изготов
ления машин. Поэтому обрабатываемость резанием, характери
зуемая пригодностью материалов к обработке всеми видами ре
жущих инструментов при больших скоростях резания и подачах 
с получением необходимых параметров шероховатости поверхно
сти, является важным технологическим свойством. К числу дру
гих технологических свойств, учитываемых при выборе металли
ческих материалов, относятся:

литейные свойства — способность жидких металлов заполнять 
литейные формы и образовывать плотные отливки;

свариваемость — способность металлов свариваться при ком
натных и низких температурах с образованием прочных сварных 
соединений;

обрабатываемость давлением в горячем и холодном состоянии, 
оцениваемая технологическими пробами (на осадку, загиб) и 
характеристиками пластичности, упрочнения и твердости при 
температуре обработки.

Физико-механические свойства и примерное назначение м а
шиностроительных материалов приводятся в технических спра
вочниках и пособиях по расчету и конструированию деталей м а
шин. Обоснованный выбор материала для заданной детали из 
обширного ассортимента машиностроительных материалов мо
жет быть сделан на основе сравнительной оценки возможных 
вариантов. Критериями сравнительной оценки материалов явля
ются м иним альная  масса и стоимость материала при заданных 
прочности, выносливости, жесткости и других требованиях к рас
сматриваемой детали.

Д л я  конструкций, масса которых имеет особенно важное зн а
чение, критериями выбора м атериала могут служить удельная 
прочность, определяемая отношением предела прочности к плот



ности материала, либо удельная жесткость, определяем ая отно
шением модуля ¡упругости к плотности материала. Т ак  к а к  мо
дуль продольной упругости сталей изменяется в узких пределах 
(2—2,2) 105 МПа, то для изготовления деталей, у которых пре
обладающее значение имеет жесткость, не следует применять л е 
гированные стали. В этом случае более экономичны ¡углеродистые 
стали.

Д ля  машин, эксплуатируемых в северных районах, важ ное 
значение имеет хладноломкость применяемых материалов. Она 
снижается очисткой металлов от вредных примесей (фосфора, 
серы, кремния, азота, м ы ш ьяка),  термообработкой и леги рова
нием. Добавки никеля, алюминия, титана и других легирующих 
элементов, повышающих вязкость сталей, такж е способствуют 
снижению хладноломкости.

При выборе материалов следует учитывать интересы зав о 
д о в — изготовителей машин. Ограничение номенклатуры приме
няемых материалов дает заводам-изготовителям ряд  важ ны х 
преимуществ, связанных с укрупнением поставляемых партий м а
териалов, упрощением их учета и хранения, снижением брака, 
благодаря более стабильной технологии в литейном, термическом 
и других участках производства. Поэтому без крайней необхо
димости не следует пользоваться нетрадиционными д ля  данного 
завода материалами.

На заводах бурового оборудования для ответственных д е т а 
лей и несущих элементов применяют хромоникелевые, хромомо
либденовые и хромоникельмолибденовые стали. Стали, со д ер ж а
щие вольфрам и ванадий, используются в исключительных 
случаях, когда другие стали вследствие недостаточных механиче
ских свойств не обеспечивают возможность изготовления д ет а 
лей. В ассортимент материалов, применяемых в производстве бу
ровых машин и оборудования, кроме легированных сталей, вхо
дят углеродистые общего назначения, цветные металлы, чугун, 
резина, полимерные и прочие материалы.

Следует указать, что привычные для деталей буровых м а 
шин и оборудования марки материалов периодически зам ен я 
ются новыми марками. Это объясняется закономерным процес
сом развития производства более качественных и экономичных 
материалов, применение которых способствует дальнейш ему по
вышению прочности и надежности буровых машин и оборудо
вания.

Важный резерв повышения прочности деталей — выбор спо
собов их упрочнения. Как известно, усталостные разруш ения д е 
талей в большинстве случаев происходят от действия повышен
ных местных напряжений, которые порождаются концентрато
рами напряжений металлургического, технологического и кон
структивного происхождения. Переходные сечения, канавки, 
резьба, отверстия и прочие изменения формы деталей, а такж е 
соединения с натягом относятся к конструктивным концентрато
рам напряжений, р зоне которых местные напряж ения значи- 
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тельно превосходят номинальные. Концентрация напряжений 
вы зы вает  снижение сопротивляемости детали усталости.

Отношение предела выносливости образца без концентрации 
напряж ений  к пределу выносливости образцов с концентрацией 
напряжений, имеющих такие ж е  абсолютные размеры сечения, 
к ак  и гладкие образцы, назы ваю т эффективным коэффициентом 
концентрации напряжений:

К о  =  ст_х/о г_1к; / с т =  т _ 1/ т _ 1к,.  ( I I  1. 1)

где К 0 , К % — эффективные коэффициенты концентрации напря
ж ений при действии соответственно переменных нормальных и 
касательны х напряжений; o~i, т- i  — пределы выносливости об
разцов без концентрации напряжений; а_ 1к, т-щ — пределы вы
носливости образцов с концентрацией напряжений.

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений з а 
висят не только от формы детали, но и от механических свойств 
м атериала. Значения эффективных коэффициентов концентрации 
обычно меньше коэффициентов концентрации напряжений, опре
деляем ы х теоретически отношением наибольшего местного на
пряж ения к номинальному:

=  (Ттах/(Тном; КТ =  Ттах/Тном) (I I I .2)

где сгтах, Ттах — максимальные напряжения в зоне концентрации, 
вычисленные методами теории упругости или определенные экс
периментально; Сном, Тном — номинальные напряжения, найден
ные без учета возмущения напряжения (обычно по формулам со
противления материалов).

Д л я  оценки влияния м атериала пользуются коэффициентом 
чувствительности материала к концентрации напряжений:

<7а =  ( * с - 1) / ( « а - 1) ;  <7,  =  ( * г - 1) / ( « т - 1) ( I I 1-3 )

З н а я  коэффициенты чувствительности материала к концен
трации  напряжений и коэффициент концентрации напряжений, 
мож но определить эффективные коэффициенты концентрации на
пряжений:

K 0 = \ + q 0{a0- \ y ,  Кт = 1 +<7г К - 1)- (III .4)

Если материал не чувствителен к концентрации напряжений 
(<7С =  0 и qx =  0), то /С0 =  1; /Ст =  1- Если материал обладает пол
ной чувствительностью к концентрации напряжений (^а =  1 и qx =  
=  1), то /Са =  “ о; Кт =  °Ч.

М еталлы  и сплавы с неоднородной структурой (например, 
чугун) имеют пониженную чувствительность к концентрации на
пряж ений  (q<¡ » 0 ;  К а ж 1). Д л я  конструкционных сталей чувст
вительность к концентрации напряжений возрастает с повыше
нием предела прочности и в среднем q =  0,6 +  0,8. Поэтому в рас
четах  значение эффективного коэффициента концентрации 
напряж ений  следует вы бирать  с учетом не только формы концен
тратора ,  но и прочности м атериала  детали. Важно отметить, что



вследствие повышенной чувствительности к концентрации н а п р я 
жений высокопрочные стали при переменных н апряж ениях  не 
всегда оказываются эффективными.

Значение эффективных коэффициентов концентрации н а п р я 
жений для наиболее распространенных в деталях бурового о б о 
рудования концентраторов напряжений приведены на рис. 1П —- 
17П приложения. При одинаковых концентраторах значение э ф 
фективного коэффициента концентрации напряжений при к р у ч е 
нии меньше, чем при изгибе:

/Ст =  1 +  0 ,6  ( /С а —  1) .  ( I I I . 5 )

Иногда в одном сечении детали  имеется несколько к о н ц ен 
траторов, например напрессовка, шпоночный паз и др. В т а к и х  
случаях наблюдается усиление либо ослабление концентрации 
напряжений. Указанные явления недостаточно изучены, и п о 
этому в расчетах эффективного коэффициента концентрации н а 
пряжений учитывается влияние наиболее опасного понизителя  
прочности.

Д ля повышения сопротивления усталостным разруш ениям и с
пользуются конструктивные и технологические способы у п р о ч н е 
ния деталей. Конструктивные способы упрочнения основаны на 
снижении уровня местных напряж ений путем придания д е т а л я м  
рациональной конструктивной формы. Технологическое у п р о ч н е 
ние достигается специальными методами обработки деталей  при 
их изготовлении.

Наличие концентраторов напряжений в большинстве сл у ч аев  
обусловлено служебным назначением детали, и полное их у с т р а 
нение оказывается невозможным. В подобных деталях действие  
концентраторов напряжений можно ослабить разнообразны м и 
конструктивными способами, подробное описание которых п р и 
водится в технической литературе, посвященной основам к о н 
струирования и прочности деталей машин [27, 33].

Из рассмотрения графиков, приведенных на рис. 1П— 17П 
приложения, видно, что значения эффективных коэффициентов 
концентрации существенно снижаю тся благодаря рациональны м  
формам и принятым соотношениям размеров в сечениях д етал и ,  
вызывающих концентрацию напряжений. Д ля  повышения у с т а 
лостной прочности концентраторы следует размещать на у ч а с т 
ках детали, испытывающих наименьшие напряжения, если  это 
конструктивно возможно.

В деталях буровых машин наиболее распространенными к о н 
центраторами напряжений являю тся входящие углы ст у п ен ч а
тых деталей, кольцевые выточки, отверстия для установки ш т и ф 
тов или подвода масла, шлицы и шпоночные пазы, н ар у ж н ы е  и 
внутренние резьбы, острые кромки и др. Д ля  снижения к о н ц ен 
трации напряжений во входящих углах  ступенчатых деталей  и с 
пользуются различные формы сопряж ения ступеней, из ко то р ы х  
наиболее просты и распространены галтели. Из граф иков  на 
рис. 1П—ЗП видно, что эффективный коэффициент концентраций



напряжений снижается с уменьшением отношения Б /й  и 
увеличением относительного радиуса галтели г/й. Эффективный 
коэффициент концентрации напряжений возрастает при исполь
зовании высокопрочных сталей и увеличении длины бурта.

Разгрузочные кольцевые выточки снижают нагруженность на
ружных перерезанных резьбой волокон, а такж е  участков вала 
под ступицей. При этом эффективный коэффициент концентра
ции напряжений, так  ж е  как  в предыдущем случае, снижается 
с уменьшением перепада диаметров и увеличением относитель
ного радиуса выточки (рис. 4П — 6П).

Участки деталей, ослабленные отверстием, обычно упрочняют 
путем увеличения сечений в зоне отверстий. Из графиков на 
рис. 7П —9П видно, что эффективный коэффициент концентра
ции напряжения падает  с увеличением соотношения диаметров 
отверстия и вала. Д етал и  с отверстиями упрочняют также скруг- 
лением и обжатием кром ок и продавливанием отверстия шари
ком. В результате этого усталостная прочность возрастает на 
30— 50 % -

При кручении валы  и оси с эвольвентными шлицами имеют 
эффективный коэффициент концентрации напряжений примерно 
в 1,5 раза меньший, чем валы с прямобочными шлицами 
(рис. 11П). Эффективный коэффициент концентрации напряже
ний шпоночных канавок, выполненных дисковой фрезой, больше, 
чем шпоночных канавок, выполненных пальцевой фрезой 
(рис. 12П ).

В1 буровых маш инах широко распространены прессовые сое
динения. В табл. 111.1 приведены эффективные коэффициенты 
концентрации напряжений в месте посадки деталей [7].

Значения Ка в табл. III. 1 свидетельствуют о том, что прес
совые посадки способны вызвать значительное (до 5 раз и бо
лее) снижение усталостной прочности сопрягаемых деталей. Это 
объясняется концентрацией напряжений и фреттинг-коррозией, 
вызываемой микросмещениями соединяемых деталей под воздей
ствием внешних переменных нагрузок. Д ля повышения усталост
ной прочности соединений применяются различные конструктив
ные и технологические способы. Наиболее эффективным 
является снижение контактных давлений на посадочных поверх
ностях путем увеличения длины и диаметра соединения. Сущест
венный эффект дают и некоторые другие конструктивные спо
собы упрочнения: посадки повышенного класса точности; оп
тимальное соотношение сечений охватывающей и охватываемой 
деталей  (увеличение толщины стенок одной из деталей снижает 
напряжения в ней, но одновременно увеличивает напряжения 
в другой детали); уменьшение сечений ступицы по направлению 
к торцам; разгруж аю щ ие кольцевые канавки на валу и сту
пице [20].

В зубчатых передачах местные напряжения снижаются пу
тем  скругления острых углов во впадинах, увеличения податли
вости зубьев за счет кольцевых проточек под их основанием, при- 
38



Т а б л и ц а  I I I .1 Эффективные коэффициенты концентрации напряжений Ка

П осадка о в , М Па

Д иам етр  
в а л а , мм

по
ГОСТ 25346—82 
(СТ СЭВ 144— 

75)

старое
об озн аче

ние
500 600 700 800 900 1000 1200

Н7/г6 А
Пр

2,50 2,75 3,00 3,25 2,50 3,75 4,25

30 Н7/66 А
Н

1,90 2,05 2,25 2,45 2,60 2,80 3,20

Н7/Й6 А
С

1,60 1,80 1,95 2,10 2,30 2,45 2,75

Н7/г6 А
Пр

3,05 3,35 3,65 3,95 4,30 4,60 5,20

50 Н7/66 А
Н

2,30 2,50 2,75 3,00 3,20 3,45 3,90

Н7/Л6 А
С

2,00 2,20 2,40 2,60 2,80 3,00 3,40

Н7/в6 А
Пр

3,30 3,60 3,95 4,25 4,60 4,90_ 5,60

100 и 
более

Н7/66 А
Н

2,45 2,70 2,95 3,20 3,45 4,00 4,20

Н7/Л6 А
С

2,15 3,35 2,55 2,75 3,00 3,20 2,60

менения зубьев с бочкообразным поперечным сечением. Р ассм о т
ренные и другие конструктивные способы успешно используются 
для снижения местных напряжений в резьбовых соединениях, 
втулочно-роликовых цепях и других конструкциях.

В производстве и ремонте буровых машин и оборудования 
пользуются разнообразными способами технологического упроч
нения. Наиболее распространена объемная закалка, в результате 
которой прочность углеродистых сталей повышается в 1,5—2 р аза ,  
а легированных — в 2— 3 раза. Однако, как  уже отмечалось, 
с увеличением прочности существенно снижается ударная в я з 
кость сталей и повышается их чувствительность к концентрациям 
напряжений. Поэтому повышение прочности сталей свыше н е 
которого предела малоэффективно для деталей, подвергаемых 
усталостным разрушениям.

При недостаточной эффективности объемной закалки исполь
зуется поверхностное упрочнение деталей, которое особенно б л а 



гоприятно действует на усталостную прочность деталей из высо
копрочных сталей с опасными концентраторами напряжений. И з 
вестны следующие методы поверхностного упрочнения:

механические — обкатка роликами или шариками, чеканка, ро
тационно-ударный наклеп шариками, дробеструйный, гидродро
беструйный и гидроабразивный наклеп, дорнование, направлен
ный наклеп и др.;

термические — поверхностная закалка  с нагревом токами вы
сокой частоты (ТВ Ч ) — или кислородно-ацетиленовым пламенем;

химико-термические — цементация с закалкой, азотирование, 
цианирование, нитроцементация;

термомеханические — объемный или поверхностный наклеп 
в сочетании с поверхностной закалкой.

Большая роль в развитии теории и внедрении методов поверх
ностного упрочнения принадлежит ЦН И ИТмаш у. Повышение ус
талостной прочности при поверхностном упрочнении главным об
разом обусловлено возникновением остаточных сжимающих н а
пряжений вследствие пластической деформации (наклепа) либо 
структурных изменений в поверхностных слоях детали. В сердце- 
вине детали под упрочненным слоем развиваются реактивные р ас 
тягивающие напряжения, имеющие незначительную величину 
вследствие сравнительно большой разницы площадей сечения 
сердцевины и упрочненного слоя детали.

Остаточные напряжения сжатия ослабляют действие рабочих 
растягивающих напряжений в наиболее опасных наружных уча
стках и, следовательно, способствуют повышению сопротивления 
детали усталостному разрушению. Эффективность упрочняющей 
технологии мож ет быть оценена экспериментально путем измере
ния остаточных напряжений или испытаний деталей в эксплуата
ционных условиях. Отношение предела выносливости упрочненных 
образцов к пределу выносливости неупрочненных называют коэф
фициентом влияния поверхностного упрочнения:

К„ =  <У-1у/о_1, ( Ш .6 )

где о - 1У, а - 1  — предел выносливости образцов соответственно уп
рочненных и неупрочненных.

Коэффициенты влияния поверхностного упрочнения зависят от 
механических свойств материала деталей, наличия в них концен
траторов напряжений, а также режимов упрочнения деталей. П ре
дельные значения коэффициентов упрочнения для деталей глад 
ких и с концентраторами напряжений приведены в табл. I I I .2 
[7, 33].

В производстве буровых машин и оборудования наиболее р ас
пространенными методами упрочнения деталей являются поверх
ностная зак ал ка  с нагревом токами высокой частоты и обкатыва
ние роликами. Этому способствуют технологические преимуще
ства указанных методов, в числе которых следует выделить их 
высокую производительность, возможность получения чистой по
верхности и удобство встраивания в поточную линию производ- 
40



Т а б л и ц а  I I I .2 Значения коэффициента, учитывающего поверхностное 
упрочнение

Способ поверхностного упрочнения

Коэффициент упрочнения, Ко

для гладких 
деталей

для деталей 
с концентрацией 

напряжений

Поверхностная закалка с нагревом ТВЧ и газовым 
пламенем (поверхности зубьев зубчатых колес, цеп
ных звездочек, муфт, шлицев, тормозных и канат
ных шкивов и других деталей из средне- и высоко
углеродистых и цементируемых сталей) 
Химико-термическая обработка (цементация, азо
тирование, цианирование и т. д.)
Механическое упрочнение (наклеп обдувкой 
дробью, обкаткой роликами и т. д.)

1,2— 1,5

1,1 — 1,3 

1 ,1 - 1 ,4

1,6—2,5

1.3—2,5

1.3—2,2

ства. Цементация требует большей длительности и поэтому я в 
ляется менее производительным способом упрочнения.

Технологические способы упрочнения в сочетании с конструк
тивными — важный резерв повышения прочности и долговечности 
буровых машин и оборудования.

§ 4. МЕТОДЫ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ

Расчеты на прочность выполняются с целью определения р азм е
ров и формы деталей машин, исключающих возможность их по
ломок и недопустимых деформаций в условиях нормальной экс 
плуатации. Различаю т проектные и проверочные расчеты на проч
ность.

Проектные расчеты служат для определения наиболее х ар а к 
терных размеров, необходимых для начала проектирования д е 
тали. Полученные в результате проектных расчетов размеры 
только в простейших случаях могут оказаться  окончательными.

большинстве же случаев размеры и форма деталей  изменяются 
при дальнейшем их ^согласовании с конструктивными требова
ниями проектируемой машины и действующими стандартами. 
Окончательные размеры, форма опасных сечений, шероховатость 
поверхности и другие факторы, влияющие на конструкционную 
прочность детали, определяются при деталировке проектируемой 
машины. }

Проверочные расчеты, позволяющие оценить конструкционную 
прочность детали путем сопоставления расчетных запасов прочно
сти с допустимыми, выполняются при деталировке  машины. Если 
расчетные запасы прочности оказываются меньше допустимых 
вносятся необходимые конструктивные и технологические измене
ния повышающие прочность рассчитываемой детали.

За последние годы проделана большая работа по совершен
ствованию методов прочностных расчетов, в результате которой



разработаны отраслевые нормы и правила расчета на прочность 
бурильных и обсадных труб, талевых канатов, втулочно-ролико- 
вых цепей, подшипников, валов и других деталей буровых машин 
и оборудования. Это позволило ускорить проектирование и одно
временно устранить или повысить прочностные лимиты наиболее 
ответственных деталей  и узлов буровых машин и оборудования.

Применяемые методы прочностных расчетов имеют так назы
ваемый детерминистический характер, так как основаны на пред
положении, что расчетные нагрузки и параметры прочности имеют 
определенную (детерминированную) величину. Между тем на
грузки являю тся случайными функциями времени, а параметры 
прочности изменяются в определенных пределах, зависящих от од
нородности м атериала  деталей, стабильности технологии изготов
ления и других факторов. Поэтому детерминистические методы 
прочностных расчетов в ряде случаев недостаточны.

Более эффективны вероятностные методы расчета на проч
ность, распространенные в строительной механике и некоторых 
других областях техники. В этих расчетах нагрузки и прочностные 
свойства задаю тся  законами их распределения, полученными на 
основе статистической информации, а запасы прочности устанав
ливаются в зависимости от планируемого уровня безотказной р а 
боты. Использование вероятностных методов прочностных расче
тов затрудняется из-за отсутствия или недостаточного объема ста
тистической информации, необходимой для выявления законов 
распределения нагрузок и прочности деталей буровых машин и 
оборудования.

Д альнейшее развитие методов прочностных расчетов буровых 
машин и оборудования связано с разработкой программ для вы
числительных машин. С целью успешного решения этой задачи не
обходимо постоянно совершенствовать применяемые методы рас
чета, исходные зависимости которых являются общими для руч
ных и машинных расчетов. Важно отметить значение табличных 
методов расчета, используемых при ручном расчете. Овладение 
табличным методом способствует развитию операционного мыш
ления и является необходимой предпосылкой разработки программ 
для вычислительных машин.

§ 5. РАСЧЕТЫ НА СТАТИЧЕСКУЮ ПРОЧНОСТЬ

На статическую прочность рассчитывают детали, испытывающие 
постоянные либо медленно возрастающие нагрузки. Условия ста
тической прочности в проектных расчетах имеют вид:

а<стпр/[5а] =  [а]; т < т пр/[5т] =  [т]. (Ш.7)

В проверочных расчетах прочность деталей определяется по 
условиям:

5 0 =  огпр/сг ̂  [5 а]; 5 г =  тпр/ т > [ 5 т1. (I II .8)



Здесь о, х — максимальные нормальные и касательные напря
жения; Стпр, тпр — предельные напряжения [Sa|, [STj — допускаемые 
(нормируемые) коэффициенты запаса прочности; [а], [т] — допус
каемые напряжения; S a, S x—  действительные коэффициенты з а 
паса прочности.

Расчетные напряжения определяются по наибольшим нагруз
кам. Д ля  деталей вертлюга и других устройств, расположенных 
между крюком и подъемным валом лебедки, расчетные нагрузки 
определяют, исходя из допускаемой паспортной нагрузки на крюке. 
Детали, расположенные меж ду подъемным валом и двигателями 
буровой лебедки, рассчитываются по максимальным крутящим 
моментам и нагрузкам, создаваемым действием привода подъем
ного механизма. Детали ротора и его трансмиссии рассчитыва
ются по наибольшим значениям статической нагрузки и крутя
щего момента, заданным д ля  стола ротора.

Детали механической части буровых насосов рассчитываются 
по величине максимального крутящего момента, создаваемого при
водом насоса. Расчет деталей гидравлической части буровых на
сосов ведется по заданному максимальному давлению. Расчетные 
напряжения деталей насоса определяются с учетом коэффициента 
перегрузки, принимаемого равным 1,7—2,5 (см. гл. XIV).

Максимальные расчетные напряжения в зависимости от нап
ряженно-деформированного состояния детали определяются по из
вестным формулам:

при растяжении и сжатии 
<ур =  ±  P JF,

где Р г продольная (нормальная) сила растяж ения ( +  ) или 
сжатия ( ), действующая в рассматриваемом сечении' F — рас
четная площадь сечения; 
при сдвиге

rx =  Px/F- ту =  Py/F,

где Рх, Ру — поперечные силы; 
при смятии
(Уем — Р / F  см,

где Р  — действующая сила; FCM — площадь смятия; 
при изгибе

О M mr/W и зр ,

где Мшг изгибающий момент в рассматриваемом сечении; 
и'изг — осевой (экваториальный) момент сопротивления сечения- 

при кручении

г  =  M J W K,

где Мк —  крутящий момент в рассматриваемом сечении; WK —  по
лярный момент сопротивления сечения.



Формулы для  расчета площади и моментов сопротивления н а ^  
более распространенных видов поперечного сечения валов и осей 
приведены в табл. I I I .3.

Д ля ответственных деталей обычно используются пластичные 
материалы и в качестве предельного напряжения принимается 
предел текучести. Д л я  хрупких материалов предельное напряж е
ние характеризуется пределом прочности.

Конструкционные материалы делят на пластичные и хрупкие 
по результатам  испытаний на разры в и удар [7]:

Т а б л и ц а  I I I .3 Геометрические характеристики основных видов 
сечений валов и осей



Коэффициент б, % 
> 6  
< 3

"Ф, % üh, 10 кД ж /м2
Пластичные материалы 
Хрупкие »

> 5 0
< 3 0

П ,р  и м е ч а н и е б — о тн оси тельн ое  удли нени е; i|)— о т н о с и те л ь н о е  су ж ен и е; а _
у д ар н ая  в я зк о сть . н

При действии постоянных нагрузок концентрация напряжений 
не снижает прочности деталей из пластичных материалов, так  как 
местные пластические деформации способствуют перераспределе
нию и выравниванию напряжений в сечениях детали . В результате 
пластического течения в зонах  концентрации напряж ений  наблю
дается некоторое упрочнение материала. В связи с этим детали из 
пластичных материалов рассчитывают на статическую прочность 
по номинальным напряжениям. Д етали из малопластичных мате
риалов однородной структуры (легированные стали, стали, рабо
тающие при низких температурах) рассчитывают с учетом кон
центрации напряжений, вызываю щих снижение прочности детали. 
Условие прочности при этом принимает вид:

CTnp//Cas[5] =  [0] или S  =  a np// (asG>[S], (III.9)

где K as эффективный коэффициент концентрации напряжений 
при статическом нагружении.

В первом приближении значение K as принимается равным 
эффективному коэффициенту концентрации напряжений, исполь
зуемому в расчетах на выносливость. Д ля  хрупких материалов 
неоднородной структуры (чугун), обладающих пониженной чув
ствительностью к концентрации напряжений, расчет  ведется по 
номинальным напряжениям.

Коэффициенты запаса прочности, выражаю щ ие отношение пре
дельных напряжений к действующим, определяют прочность и 
экономичность конструкции. Необоснованное завы ш ение допускае
мого коэффициента запаса прочности может привести к созданию 
неэкономичной конструкции и недостаточно прочной при занижен
ном его значении. Известны различные способы назначения коэф
фициента запаса прочности. Наиболее достоверные значения его 
могут быть определены на основе накопленного опыта проектиро
вания и эксплуатации одинаковых либо подобных деталей.

Согласно этому методу, разрабатываю тся нормы расчета и со
ответствующие им значения допускаемых коэффициентов запаса 
прочности. Д ля некоторых типовых элементов бурового оборудо
вания (приводные роликовые цепи, талевые канаты , бурильные и 
обсадные трубы, валы и др.) нормативные коэффициенты запаса 
прочности приведены в табл. 1П приложения и последующих р аз
делах, посвященных рассмотрению отдельных видов бурового обо
рудования. При отсутствии нормативных данны х коэффициенты 
запаса прочности назначаются с учетом однородности материала 
ответственности детали и точности расчета. Согласно принятой 
в общем машиностроении методике, минимально допустимые



значения запасов прочности определяются в зависимости от сте
пени пластичности материала, характеризуемой отношением вт/ов'

0т/ств . . . .  0 ,4 5 -0 ,5 5  0 ,5 5 -0 ,7  0 ,7 -0 ,9
[5 Х] . . . .  1,2— 1,5 1,4— 1,7 1,7—2,6

Если действительные нагрузки и напряжения вычислены недо
статочно точно, запасы прочности следует увеличить в 1,2— 
1,5 р аза  [7]. Д етали  из малопластичных и хрупких материалов рас
считывают по пределу прочности, а минимально допустимые зна
чения зап ас а  прочности определяют в зависимости от однород
ности, степени хрупкости и остаточной напряженности используе
мых материалов.

Д л я  деталей  из однородных хрупких материалов (ударная вяз
кость а„ =  2004-300 кД ж /м 2) зап ас  прочности [5в] =  2ч-3;



для неоднородных хрупких материалов (ан =  504-200 к Д ж /м 2) 
при умеренных остаточных напряжениях запас  прочности [5 В] =  
=  3 - 4 ;

для весьма неоднородных и хрупких материалов (а„<  
< 5 0  кД ж /м2) запас прочности |>>в] — 4-г-6.

В случае недостаточной достоверности расчетов, и особенно 
при приближенной оценке уровня динамических нагрузок, у к а 
занные значения запасов прочности следует увеличить в 1,5—
2 раза.

При совместном действии нормальных и касательных н а п р я 
жений (например, совместном изгибе и кручении) расчеты на 
прочность выполняются по эквивалентным напряжениям, о п ред е
ляемым согласно известным гипотезам прочности. В расчетах б у 
рового оборудования обычно пользуются гипотезой наибольших 
касательных напряжений, согласно которой общий коэффициент 
запаса прочности

На рис. III. 1 приведена номограмма для  определения общ его 
коэффициента запаса прочности в зависимости от частных его 
значений по нормальным и касательным напряжениям.

П р и м е р .  Дано: S<j=2,2; S x= l,62 .
О т в е т :  по номограмме находим S == 1,3.

§ 6. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ПРИ ПЕРЕМ ЕН НЫ Х  
НАПРЯЖ ЕНИЯХ

Переменные напряжения в деталях машин различаются по виду  
циклов и характеру изменения цикла во времени. Циклом н а п р я 
жений называют совокупность последовательных значений н а п р я 
жений за один период их изменения при регулярном нагружении. 
На рис. III .2 показаны различные виды циклов переменных н а 
пряжений, характеризуемые следующими параметрами:

Рис. III.2. Виды циклов напряжений и соответствующие им значения к оэф ф и 
циентов асимметрии

(1 1 1 .1 0 )

0<Rt1

о

ж



среднее напряжение цикла, выражающее постоянную (положи
тельную или отрицательную) составляющую цикла напряжения:

°гт  =  (СГтах +  Огт1п)/2; ( I I I .11)

амплитуда напряжений цикла, выражаю щ ая наибольшее поло
жительное значение переменной составляющей цикла напря
жений:

аа =  (ат ах -о гт1п)/2 (Ш.12)

где Стах и От1п — максимальное и минимальное напряжения цикла, 
соответствующие наибольшему и наименьшему напряжениям 
цикла.

Отношение минимального напряжения цикла к максимальному 
называют коэффициентом асимметрии цикла напряжений:

Я =<Ттт/атах- (II 1.13)

Симметричным назы вается цикл, когда максимальное и мини
мальное напряжения равны по абсолютному значению и противо
положны по знаку. Симметричный цикл является знакоперемен
ным и имеет следующие параметры: ст0 =  Отах =  с^тт', сгт  =  0; /? =  
=  _ 1 .  Наиболее распространенный пример симметричного цикла 
напряжений — изгиб вращающегося вала (изгиб при вращении). 
Пределы выносливости, соответствующие симметричному циклу, 
имеют индекс «— 1» (0- 1; т - 1 ).

Асимметричным называется цикл, у которого максимальное и 
минимальное напряж ения имеют разные абсолютные значения. 
ДЛЯ аСИММетрИЧНОГО ЦИКЛа напряж ений (7тах =  0 т  +  Оа; 0т1п =  
=  0 т _ (То; Ц ф — 1. Асимметричные циклы напряжений относятся 
к знакопеременным, если напряжения изменяются по значению и 
по знаку. Цикл напряжений, изменяющихся только по абсолют
ному значению, назы вается знакопостоянным. Пределы выносли
вости, соответствующие асимметричному циклу, обозначаются ин
дексом «Я» (стн ; Тя) •

Характерным асимметричным циклом является отнулевой цикл 
напряжений, к которому относятся знакопостоянные циклы напря
жений, изменяющиеся при растяжении от нуля до максимума 
(сгт т = 0) или при сж ати и  — от нуля до минумума ( с г т а х  =  0). При 
растяжении отнулевой цикл напряжений характеризуется следую
щими параметрами: стт =ога =  0шах/2; #  =  0. Предел выносливости 
отнулевого цикла обозначается индексом «0» (ао, то). Отнулевые 
циклы напряжений возникают в зубьях шестерен и цепных звез
дочек, которые в процессе работы нагружаются при входе в з а 
цепление и полностью разгружаются при выходе из него.

Сопротивление усталости зависит не только от вида действую
щих циклов напряжений, но и от характера изменения напряже
ний во времени. П ри  стационарном нагружении значения ампли
туды и среднего напряж ения цикла остаются неизменными во 
времени. Буровые машины и оборудование, как уже отмечалось, 
преимущественно работаю т при нестационарном нагружении,



Асимметричные ц и к л ы  Я-О 
Я-0

Я>0

Рис. III.3. Характер изменения переменных напряжений: 
а — стационарный реж им; б  — нестационарный реж им

обусловленном спецификой технологических процессов. А мпли
туда и среднее напряжение циклов могут иметь ступенчатый либо  
непрерывный характер изменения (рис. I I I .3).

Количественные характеристики сопротивляемости м атериала  
действию переменных напряжений определяю т путем испытания 
на усталость 15—20 одинаковых образцов диаметром 7— 10 мм, 
имеющих полированную поверхность. И спытания проводят при 
разных уровнях напряжений. По полученным результатам строят 
график кривой усталости (рис. III .4, а).  По оси ординат граф и ка  
откладывают максимальное напряжение или амплитуду н ап р яж е
ний цикла, при которых испытывался данный образец, а по оси 
абсцисс — число циклов N  перемен напряжений, которое образец  
выдержал до разрушения. Полученная кривая  характеризует з а 
висимость между напряжениями и циклической долговечностью 
одинаковых образцов при постоянных среднем напряжении ц икла  
либо коэффициенте асимметрии цикла.

Д ля большинства сталей при испытаниях на воздухе кри вая  
усталости, начиная с числа циклов 10б-М 0 7, становится гори-



Рис. III.4. Кривые усталости, полученные по результатам испытаний образцов

зонтальной и образцы, выдержавшие указанное число циклов, не 
разрушаются при дальнейшем практически неограниченном увели
чении числа циклов нагружения. Поэтому испытания сталей пре
кращают при достижении 10 млн. циклов, составляющих базу 
испытаний N б . М аксимальное по абсолютному значению напряж е
ние цикла, при котором еще не происходит усталостное разруш е
ние до базы испытаний, называют п р е д е л о м  в ы н о с л и в о 
с т и .  Д ля надежной оценки предела выносливости число неразру- 
шившихся образцов при данном уровне переменных напряжений 
должно быть не менее шести.

Наиболее простыми и поэтому более распространенными яв л я 
ются испытания на усталость при симметричном цикле напряж е
ний (круговой изгиб). Испытания на усталость при асимметрич
ном цикле напряж ений  проводят на специальных испытательных 
машинах. Кривые усталости, построенные в логарифмических ко
ординатах (рис. I I I .4, б), представляют собой наклонную и гори
зонтальную прямые. Д л я  расчетов на прочность левую наклон
ную часть кривой усталости представляют в виде

атЫ =  о 1 1^о, (II 1.14)

где о — действующее напряжение; т — показатель наклона кри
вой усталости; N . — число циклов напряжений, выдержанных до 
усталостного разруш ения (циклическая долговечность); ст- 1  — пре
дел выносливости; Щ  — число циклов, соответствующее точке пе
релома кривой усталости, представляемой двумя прямыми ли
ниями.

Величина N 0 в большинстве случаев колеблется в пределах 
Ю6—3- 106 циклов. В расчетах на прочность при переменных н а 
пряжениях, когда отсутствуют данные усталостных испытаний, 
можно принять в среднем N = 2 -  106 циклов [33].

П оказатель  наклона кривой усталости
т =  ( ^ 2 — ̂ 1)/(\ёа1 —  ^<т2) =  (111.15)

для деталей изменяется от 3 до 20, причем с ростом эффективного



Т а б л и ц а I I I .4

Вид расчета и ли  рассчи ты ваем ая деталь т N.

На изгиб, кручение, растяжение-сжатие 9 107
Цепи втулочно-роликовые для буровых установок 4 5 - 106
Подшипники качения 3 10«
На контактную прочность зубчатых колес 3 107

Т а б л и ц а I I I .5

Вид н агр у ж ен и я С тальны е п р о к ат  
и п оковка Стальное литье

Изгиб
Растяжение-сжатие
Кручение

0 _ х  - - 0,47ств 
ст—1р — 0,35ст„ 

т _ !  =  0,27ств

СТ-1 =  0,38ств 
о _ 1р =  0,28сгв 

т —! =  0,22ав

коэффициента концентрации напряжений замечена тенденция 
к снижению т. Приближенно можно принять [33]:

тКа =  с, ( 1 1 1 . 1 6 )

где с = 1 2  — для сварных соединений; с = 12ч-20 — для деталей из 
углеродистых сталей; с =  20ч-30 — для деталей  из легированных 
сталей.

Рекомендуемые значения показателя т  и число циклов Ы0, со 
ответствующее точке перелома кривой усталости, приведены 
в табл. III .4.

Из уравнения кривой усталости определяется циклическая д о л 
говечность N  при действии напряжений а, превышающих предел 
усталости сг-ь

N  =  (а_1/а)тМ0. (111.17)

Значения пределов выносливости, полученные в результате ис
пытаний на усталость, даются в справочниках по машинострои
тельным материалам. Соотношения между пределами прочности и 
выносливости, установленные на основе статистических данных, 
приведены в табл. 111.5.

Предел выносливости деталей ниже предела выносливости 
стандартных лабораторных образцов, используемых при испы та
нии машиностроительных материалов на усталость. Снижение пре
дела ^выносливости обусловлено влиянием концентрации н ап р я 
жений, а такж е абсолютных размеров поперечного сечения и с о 
стояния поверхности деталей. Значения предела выносливости 
деталей определяются путем натурнцх испытаний либо по с п р а 
вочным расчетно-экспериментальным данным, устанавливающим 
влияние указанных факторов на сопротивление деталей усталости.



Натурными испытаниями обычно пользуются для определения 
пределов выносливости широко распространенных стандартных из
делий и отдельных наиболее ответственных узлов и деталей. Так, 
на основе натурных испытаний установлены пределы выносливо
сти бурильных труб, втулочно-роликовых цепей буровых устано
вок, талевых канатов, подшипников и некоторых других стандарт
ных изделий, применяемых в буровых машинах и оборудовании. 
В связи со сложностью  натурных испытаний на усталость в прак
тических расчетах на прочность преимущественно пользуются рас- 
четно-экспериментальными данными, на основе которых предел 
выносливости д етали  определяется из выражения

а . 1д =  а _ 1/К , ( I I I .18)

где а_ 1Д — предел выносливости детали; ст- i  — предел выносливо
сти стандартных лабораторных образцов из материала детали; 
К  — коэффициент снижения предела выносливости:

K  =  { K a +  K F - l ) / K d K v  (III .19)

Здесь К а — эффективный коэффициент концентрации напряж е
ний; Kf — коэффициент влияния шероховатости п оверхности ;/^— 
коэффициент влияния абсолютных размеров поперечного сечения: 
Kv — коэффициент влияния поверхностного упрочнения.

Значения эффективных коэффициентов концентрации напряж е
ний и коэффициентов влияния поверхностного упрочнения, полу
ченные по расчетно-экспериментальным данным, приведены в при
ложении на рис. 1П — 17П и в табл. I I I . 1 и I I I .2.

Коэффициент влияния абсолютных размеров поперечного сече
ния определяется отношением предела выносливости гладких об
разцов диаметром d  к пределу выносливости гладких лаборатор
ных образцов диаметром 7— 10 мм:

Kd =  o - i d / o ~ i ,  ( I I I .20)

где a-id — предел выносливости гладкого образца (детали) д и а 
метром d \ ст- i  ■—  предел выносливости материала, определяемый 
на стандартных гладких образцах диаметром 7— 10 мм.

Опытные данны е показывают, что с увеличением поперечных 
размеров предел выносливости детали снижается. Это объясня
ется статистической теорией усталостных разрушений, согласно 
которой при увеличении размеров возрастает вероятность наличия 
в деталях внутренних дефектов в зонах повышенных напряж е
ний — масштабный эффект. Проявлению масштабного эффекта 
способствуют ухудшение однородности материала, а также труд
ность контроля и обеспечения стабильности процессов изготовле
ния деталей больших размеров. Масштабный эффект зависит глав
ным образом от поперечных размеров и в меньшей мере от длины 
детали.

В литых д етал я х  и материалах, имеющих неметаллические 
включения, поры и другие внутренние и внешние дефекты, мас
штабный эффект проявляется больше. Легированные стали более



*а
0,9
0,8

0,7
0,6

7 

ч 2
-

S fi 10 го w  wo
Диаметр сечении ct, мм

200

Рис. III.5. График для определе
ния коэффициента влияния абсо
лютных размеров сечения:
1 — углеродистая сталь; 2 — легирован
ная сталь

Рис. III.6. График для определения 
коэффициента K f , учитывающего 
влияние состояния поверхности де
тали и рабочей среды на ее вы
носливость (R z  — шероховатость 
поверхности)

чувствительны к внутренним и внешним деф ектам , и поэтому д ля  
них влияние абсолютных размеров проявляется значительнее, чем 
для углеродистых сталей. В расчетах на прочность значения ко 
эффициентов влияния абсолютных размеров поперечного сечения 
выбираются по графику (рис. III .5).

Шероховатость поверхности, окалины и коррозия существенно 
влияют на сопротивление усталости. Н а рис. I I I .6 показан экспе
риментальный график, характеризующий изменение предела вы 
носливости деталей при различном качестве обработки и состоя
нии поверхности. Коэффициент влияния шероховатости опреде
ляется отношением предела выносливости гладких образцов 
с поверхностью не грубее R a =  0,32 по ГОСТ 2789—73 к пределу 
выносливости образцов с данной шероховатостью поверхности:

K f  — ОТ—х/ 0—О— 1п> (111 .21)

где сг- 1  — предел выносливости тщательно полированных о б р аз 
цов; сг_1 п — предел выносливости образцов с данной шерохова
тостью поверхности.

Согласно опытным данным, влияние состояния поверхности на 
предел выносливости возрастает с увеличением предела прочно
сти сталей. Окалины и коррозия поверхности вызывают наиболь
шее снижение предела выносливости, поэтому при использовании 
высокопрочных легированных сталей детали  должны иметь т щ а 
тельно отшлифованную или полированную поверхность. В против-



Ном случае применение дорогйх легированных сталей может ока
зываться малоэффективным.

Например, установлено, что при грубом шлифовании предел 
выносливости детали  из стали с пределом прочности 1500 М Па 
оказывается таким  же, как у стали с пределом прочности 
750 МПа. Влияние состояния поверхности детали на сопротивле
ние усталости обусловлено высоким уровнем напряжений от из
гиба и кручения в наружных зонах детали и ослаблением поверх
ностного слоя вследствие его шероховатости и разрушения кри
сталлических зерен при резании.

По аналогичным формулам определяются пределы выносливо
сти деталей при действии касательных напряжений.

Условия прочности при симметричном цикле переменных на
пряжений имеют вид:

при действии нормальных напряжений

« а = О г—1д/(Та > \ п а \ \  ( 1 1 1 2 2 )

при действии касательных напряжений

« с =  т_1д /т  а > [ п х], (111.23)

где п а , п х коэффициенты запаса прочности по нормальным и 
касательным напряжениям; ст—1Д, т_ 1Д — пределы выносливости де
тали; (Та, Та  — амплитуды переменных напряжений; [яст], \пх}—  ми
нимально допустимое значение запаса прочности по нормальным 
и касательным напряжениям.

При двухосном напряженном состоянии, возникающем в случае 
одновременного изгиба и кручения или растяжения-сжатия и кру
чения, запас прочности в расчетном сечении определяется из вы
ражения

Минимально допустимое значение запаса прочности зависит от 
точности выбора расчетных нагрузок и полноты учета конструк
тивных, технологических и эксплуатационных факторов, влияю
щих на предел выносливости детали. В расчетах буровых машин 
и оборудования на выносливость минимально допустимые значе
ния запасов прочности регламентируются отраслевыми нормами, 
указанными в табл. 2П приложения. При отсутствии отраслевых 
норм принимают допустимые запасы прочности [п]= 1,3+- 1,5.

При действии асимметричных циклов детали рассчитывают на 
прочность на основе диаграммы предельных напряжений цикла 
(рис. III .7), характеризующей зависимость между предельными 
напряжениями и средними напряжениями цикла для заданной 
долговечности. Д и агр ам м а  строится по экспериментальным значе
ниям пределов выносливости, полученным для различных средних 
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напряжений цикла. Это требует дли
тельных испытаний по специальной 
программе. В практических расче
тах используются более простые схе
матизированные диаграммы пре
дельных напряжений, которые 
строят по экспериментальным значе
ниям предела выносливости симмет
ричного и отнулевого циклов и пре
делу текучести выбранного мате
риала.

На диаграмме предельных на
пряжений точка А  (0, ст- i )  соответ
ствует пределу выносливости сим
метричного цикла, точка В  (сг0/ 2; 
ст0) — пределу выносливости отнуле
вого цикла напряжений. Прямая, 
проходящая через эти точки, опре
деляет максимальные предельные напряжения циклов в зависимо
сти от среднего напряжения. Н апряжения ниж е уровня A B C  не 
вызывают разрушения при числе циклов N  о, сооответствующем 
базе испытаний. Точки, лежащ ие выше прямой AB C ,  характери
зуют циклы напряжений, при которых разруш ение происходит 
при числе циклов N < N 0.

П рямая ABC,  ограниченная в верхней части пределом текуче
сти а т, т. е. сопротивлением пластическим деформациям, н азы ва
ется линией предельных напряжений. Она вы раж ается  уравнением 
прямой, проходящей через две точки А  и В  с координатами (О, 
0—1 ) и (сто/2; 0О):

, а„ — а_] , / ,  2а_] — а0 \  ■
0max —  0 — 1 Н----------------¡Г ° т  —  0 - 1  “Ь ( 1 )  & т■Сто/2 V а0 /

Обозначив, (20_!— 0о)/0о =  г1,о> получим

0 max =  0 - i  +  ( l — 'Ф о )° т -  ( I I  1 .2 5 )

При действии касательных напряжений формула (III .25) при
мет вид

tmax=T_1 +  ( l — ' ( I I  1.26)

Коэффициенты г|)0 и я|\ характеризуют чувствительность м а 
териала к асимметрии цикла напряжений соответственно при дей 
ствии нормальных и касательных напряжений. Д л я  циклов с не
большой асимметрией [примерно до ат =  (0,4.— 0,5) 0ь] значения 
этих коэффициентов можно принимать по табл. I I I .6 [33].

Если на диаграмме провести из начала координат прямую под 
углом 45° (биссектрису координатного у гл а ) ,  то отрезок O B ' —

Рис. III.7 . Схематизированная ди а
грамма предельных напряжений 
цикла



Т а б л и ц а I I I .6

Предел прочности 0j ,  МПа

Вид деформации
350—550 520—750 700-1000 1000-1200 1200—1400

Изгиб и растяжение (Фа) 0 0,05 0,1 0,2 0,25
Кручение (фт) 0 0 0,05 0,1 0,15

= В В '—В В "  будет соответствовать среднему напряжению, а отре
зок В В "  — предельной амплитуде цикла

<Уа =  (Ттах — СГт =  <Т_ 1  +  (1 — % )  От— От =  О ^  —  \|)0<Тт , ( 111.2 7 )

где оа — предельная амплитуда цикла, т. е. амплитуда напряж е
ния, соответствующая пределу выносливости при заданном сред
нем напряжении цикла.

При увеличении среднего напряжения цикла ат предел вынос
ливости сгтах возрастает, а предельная амплитуда цикла оа умень
шается. Степень ее уменьшения зависит от чувствительности м а 
териала к асимметрии цикла, характеризуемой коэффициентом 1|>а.

Циклы, имеющие одинаковые коэффициенты асимметрии, на
зываются подобными и обозначаются на диаграмме предельных 
напряжений точками, лежащими на одном луче, проведенном под 
соответствующим углом р. Это видно из формулы

t g P  = Gmax 2 a n

ат Ощах "Ь Ощ!п 1 Я

Экспериментально установлено, что отношение предельных ам 
плитуд гладких образцов и образцов с концентрацией напряжений 
не зависит от среднего напряжения цикла. Согласно этому, коэф
фициенты концентрации напряжений принимаются одинаковыми 
для симметричных и асимметричных циклов, а продольная ампли
туда напряжений для  детали определяется по формуле

JaA ■
Оа __ 0 —1 —
К к ( I I  1.28)

М аксимальное предельное напряжение асимметричных циклов

°тахд — ста д +  ат  =  а„ к
или

Д иаграм м а предельных напряжений детали, показанная на 
рис. I I I .8, используется для определения запасов прочности. Пусть 
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напряжения ( f fm a x , а«, ат ) дейст
вуют на деталь в точке М. Если 
ожидаемые перегрузки соответст
вуют условию простого нагружения, 
т. е. происходят при постоянной сте
пени асимметрии (R =  const), то 
предельное напряжение для  рас
сматриваемого цикла будет в точке 
N и запас прочности

7 maxi

NN' N N'N"
ММ'

о а д

ММ" М ’М

стЛд
Оа °тах Рис. III .8. К  определению коэф

фициента зап аса  прочности д е 
тали графическим способомВ результате совместного реше

ния уравнений линий предельных
напряжений АС  и ОЫ определяются ордината точки N и запас 
прочности при действии нормальных напряжений

< 7 -1 - 1 Д

Kda  ~Ь Од "Ь 'РадЯт

Аналогично при действии касательных напряжений
я -----------

(II 1.29)

(III.30)4* Ф* д"С m

Если при перегрузках среднее напряжение не изменяется (от =  
=  const), а амплитуда растет, т. е. рабочие напряжения возрас
тают по прямой М"Р, то запас прочности

PM' g _ !  — fojo,, а - 1д — 'ФадО'я
ММ' Коа

(111.31)

Детали буровых машин обычно работают в условиях простого 
нагружения и запас прочности следует рассчитывать по формулам 
(111.29) и (III.30). При совместном действии нормальных и каса- 
тельных напряжений запас прочности определяется по формуле

Расчеты на выносливость при нестационарном нагружении ба
зируются на следующих предположениях [13]. Пусть нагрузки Р и 
Рг, • • • ,  -Р; (или напряжения <л, 0 2 , . . . ,  о,) действуют соответ
ственно в течение N1 , . . . ,  Ы3, . . . ,  М,- циклов нагружения 
(рис. Ш .9). Отношение фактического числа циклов действия 
некоторого напряжения а  к числу циклов Л^, при котором образец 
разрушается под действием того ж е напряжения о*, называют цик
ловым отношением. Согласно гипотезе о суммировании усталост
ных повреждений, действие каждой группы нагрузок не зависит 
от порядка их чередования и одинаковые цикловые отношения раз 
личных по величине перегрузок вызывают одинаковую степень



1р 6,

Фактический.
неустановибшийся
режим

№

Рис. Ш .9. Р асч етн ая  схема приведения нестационарного режима нагруж ения 
к эквивалентном у стационарному

усталостного повреждения. В предположении линейного накопле
ния усталостных повреждений

где а — экспериментально устанавливаемый коэффициент, прини
маемый (в з ап ас )  равным единице.

При принятых обозначениях уравнение кривой выносливости 1 
(рис. III.9) имеет вид:

где он — предел выносливости при базовом числе циклов N о.
На основе принятых предположений нестационарное нагруж е

ние заменяю т некоторым эквивалентным стационарным нагруж е
нием, действие которого эквивалентно фактическому нестационар
ному нагружению. В практике применяются различные варианты 
приведения нестационарного нагружения к эквивалентным ста
ционарным нагружениям.

Любую из действующих нагрузок Р,- (чаще Ртах) или вызы вае
мое ею напряжение а  (стах) принимают постоянной, действую
щей в течение соответствующего уровню нагружения так  назы вае
мого эквивалентного числа циклов Ыэ. Тогда, принимая, например,

2  (#(/#/) =  а, (111.32)

а « #  =  о™Ы0 =  сог^ , (111.33)



напряжение равным 0тах, на основании формул (111.32) и ( 111 .33 ) 
получим ( а = 1 )

Ха’рЫ. — =  ат  N .I I  Я 0 шах э’
откуда

^ »  =  2  (сгг/сттах)т  А/, (111.34)
И

э

где К Р —- л /  Л̂ 0/2  Г-----5 | — коэффициент режима нагрузки.
V V (7тах У

Из формулы (111.35) следует, что при эквивалентном числе 
циклов Л̂ э<Л̂ о напряжение сгт ах может превысить предел вынос
ливости сгя при базовом числе циклов А/0.

В другом варианте приведения нестационарное нагружение з а 
меняют режимом с постоянным эквивалентным уровнем нагруже
ния Р э (сгэ), который действует в течение заданного срока службы, 
определяемого суммарным числом циклов или числом УУ0, со
ответствующим точке перегиба кривой выносливости. Согласно 
этому

2 ( 7 ^ . =  СТ^о,

откуда выводится формула в следующем удобном для расчетов
виде:

*  =  = а т К „ ,  (111.36)
г  \ От а х  /  /V 0

или

= Ртах 1 / 2
г \ Р шах / ^ ! т а х Ка э, (111.37)

где /Соэ — ----- коэффициент эквивалентности.

Д ля  расчета коэффициента эквивалентности используются ста 
тистические данные о величине нагрузок, возникающих в детали 
в процессе эксплуатации, и количестве циклов их повторения 
в продолжение одного блока нагружения, соответствующего бу
рению одной типовой скважины. Практически значения коэффи
циентов эквивалентности изменяются в пределах 0,5</Саэ< 1 .

При расчете по касательным напряжениям значение коэффи
циента эквивалентности К аэ определяются по формуле (111.36), 
в которой нормальные напряжения заменяются касательными, вы 
званными передаваемыми крутящими моментами.



Запасы прочности при нестационарном нагружении определя
ются по формулам:

для симметричных циклов переменных напряжений

= = ...; (Ш.38)
СГаэ ОаКвэ

для асимметричных циклов переменных напряжений 

П = ____2=1в____ = _____ _________  (111.39)
О аэ 1радРт  Оа К а э  ^РавРт

Рекомендации по выбору расчетных нагрузок, минимально до
пустимых запасов прочности, коэффициентов асимметрии цикла и 
эквивалентности, разработанные Уралмашзаводом, приведены 
в табл. 2П приложения.

Следует отметить, что величины коэффициентов эквивалентно
сти зависят от проходки на долото, механической скорости буре
ния и других показателей, определяющих загрузку и оборачивае
мость буровых машин и оборудования. При увеличении проходки 
на долото уменьш ается загрузка  подъемного механизма. На буро
вые насосы и ротор аналогично влияет повышение скоростей бу
рения. Это у к а зы в ае т  на необходимость уточнения коэффициентов 
эквивалентности при существенных изменениях показателей бу
рения.

Пример расчета валов на статическую прочность и выносли
вость приведен в табл. 1П приложения.

Г л а ва  IV
ПОРОДОРАЗРУШАЮЩИЙ ИНСТРУМЕНТ

§ 1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

При бурении нефтяных и газовых скважин используются следую
щие виды породоразрушающего инструмента:

буровые долота для бурения скважины сплошным забоем; 
бурильные головки для бурения скважин кольцевым забоем; 
расширители для  расширения ствола скважины; 
калибраторы, стабилизаторы, центраторы для выравнивания 

стенок скваж ин ы  и центрирования бурильной колонны.
По х ар актер у  разрушающего действия на породу буровые до

лота и бурильные головки разделяются на дробяще-скалывающие 
(шарошечные), режуще-скалывающие (лопастные) и истирающе- 
режущие (алм азн ы е и типа ИСМ ).

Стойкость долота  определяется временем, в течение которого 
долото изнашивается до предельного состояния, когда его д ал ь 
нейшее применение недопустимо или нецелесообразно. Стойкость 
долота измеряется в часах и зависит от таких же факторов, как  
износ. На износ и, следовательно, на стойкость долота наиболь- 
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шее влияние оказывают частота вращения долота, осевая наг
рузка, подача и качество промывочного раствора, определяющие 
режим бурения в заданных геолого-технических условиях.

Стойкость долота такж е  значительно зависит от физико-меха
нических свойств и качества используемых материалов, вооруже
ния и промывочных устройств долота, точности изготовления и 
других конструктивных и технологических факторов. По уровню 
циклических нагрузок, сочетанию различных видов износа (абра
зивного, ударно-абразивного, коррозионного, усталостного) буро
вые долота находятся в наиболее неблагоприятных условиях по 
сравнению с другим оборудованием, применяемым в бурении. 
Вместе с тем никакое другое оборудование в бурении так  сущест
венно не влияет на сроки и себестоимость строительства скважин, 
к ак  долота.

Важные показатели работы долота — проходка на долото и 
механическая скорость бурения.

Проходка измеряется в метрах ствола скваж ины , пробуренных 
долотом от его спуска до подъема вследствие износа, поломок и 
других отказов.

Механическая скорость бурения

vM =  hit,

где h — проходка на долото, м; t — продолжительность работы до
лота на забое, ч.

Одновременное увеличение проходки на долото и механической 
скорости способствует повышению темпов углубления скважины, 
характеризуемых рейсовой скоростью бурения:

— ------------------ -------------------------------,
(+  ¿спо 1 +  ¿спо^

где ¿спо продолжительность спуско-подъемных операций, вы 
полняемых при смене долота и наращивании бурильной ко
лонны, ч.

Важно отметить влияние проходки и механической скорости 
долота на работу наземного бурового оборудования. Увеличение 
проходки на долото способствует уменьшению объема спуско
подъемных операций за период бурения скважины. При повыше
нии механической скорости бурения сокращ ается занятость буро
вых насосов, вертлюга и ротора в строительстве скважины. 
В результате этого снижаются энергетические затраты  и расход 
быстроизнашиваемых узлов и деталей подъемного механизма и 
оборудования циркуляционной системы буровых комплексов.

Независимо от назначения, конструкции и типа диаметры бу
ровых долот должны быть согласованы с диаметрам и  бурильных 
и обсадных труб, а такж е  забойных двигателей. В табл. IV. 1 при
ведены стандартные диаметры и некоторые другие параметры оте
чественных буровых долот [ 1 1 ].



Т а б л и ц а IV. 1

Номинальный 
диаметр 

долота, мм
Вы сота долота, 

м м , не более
М асса долота , 

к г ,  не более

Д оп ускаем ая осевая н агр узк а  
(в кН) при бурении

низкооборотном 
п — 40-^250 об/мин

высокооборотном 
п > 250 об/мин

108 180 6 100 _
114,3 190 7 120 —
120,6 200 8 140 —
132,0 210 12 150 —
139,7 220 13 180 —
142,9 240 14 190 —
146,0 240 15 200 —
149,2 250 16 200 —
152,4 260 17 220 —
158,7 300 18 250 150
165,1 310 20 250 150
171,4 320 21 270 170
187,3 320 26 300 200
190,5 330 32 300 220
196,9 330 33 350 220
200,0 340 34 350 220
212,7 340 39 380 250
215,9 350 40 380 250
222,3 360 42 400 280
228,6 380 45 420 300
244,5 390 62 450 320
264,9 410 75 480 350
295,3 420 95 500 400
311,1 420 100 550 420
320,0 440 110 600 450
349,2 450 115 650 450
374,6 515 150 700 470
393,7 530 160 700 470
444,5 600 260 800 500
469,9 615 270 850 500
490 630 300 900 550
508 650 310 900 550

§ 2. Ш АРОШ ЕЧНЫЕ ДОЛОТА

Шарошечные долота наиболее распространены. На их долю при
ходится 90— 95 % всего объема проходки скважин. По ГОСТ 
20692—75 шарошечные долота для  сплошного бурения скважин 
изготовляются трех видов: одношарошечные, двухшарошечные и 
трехшарошечные.

Шарошки долот имеют три вида вооружения: 
с фрезерованными зубьями, составляющими одно целое с те

лом шарошки (для долот типов М, МС, С, СТ, Т, ТК);
со вставными (твердосплавными) зубками (для долот типов

М 3 , СЗ, ТЗ, ткз, к, ОК);
со вставными зубками и фрезерованными зубьями (для долот 

типа М С З) ,



По расположению и конструкции промывочных или продувоч
ных каналов долота изготовляются: 

с центральной промывкой — Ц; 
с боковой гидромониторной промывкой — Г; 
с центральной продувкой — П; 
с боковой продувкой — ПГ.
Опоры шарошек изготовляются: 
на подшипниках с телами качения — В; 
на двух и более подшипниках скольжения — А; 
на одном подшипнике скольжения (остальные подшипники с т е 

лами качения) — Н;
с герметизацией уплотнительными кольцами и резервуаром д л я  

смазки — У.
ГОСТ 20692—75 предусмотрено 39 размеров шарошечных д о 

лот диаметром от 46 до 508 мм (табл. IV.1). В наиболее широком 
ассортименте и количестве изготовляются долота диаметрами 190 
(190,5) мм и особенно 214 (215,9) мм. Это объясняется сравни
тельно большим объемом проходки и многообразием физико-ме
ханических свойств горных пород, выпадающим на долю долот 
указанных размеров.,

Диаметр и основные конструктивные признаки буровых долот 
указываются в условном обозначении. Например, обозначение д о 
лота Ш-215,9СЗ-ГНУ-2 расшифровывается следующим образом: 
трехшарошечное (III ) ,  диаметром 215,9 мм, д л я  бурения абрази в 
ных пород средней твердости (СЗ), с боковой гидромониторной 
промывкой (Г ) , с герметизированной, маслонаполненной опорой 
на одном подшипнике скольжения, остальные подшипники с т е 
лами качения (ГНУ), 2 — номер заводской модели.

То же долото, изготовленное по лицензии США, имеет услов 
ное обозначение III-215,9СЗ-ГНУ-Р16, в котором буква Р озн а
чает, что долото изготовлено по импортной технологии, 16 — по
рядковый номер сборки.

Шарошечные долота изготовляются с цельнолитым либо с в а р 
ным корпусом.

Долота с цельнолитым корпусом, назы ваемы е корпусными, со
стоят из литого корпуса с приваренными к  нему лапами, на ц ап 
фах которых смонтированы свободно вращающиеся шарошки. 
В корпусе имеются отверстия для насадок, через которые промы
вочная жидкость поступает на забой скваж ины . Д ля  соединения 
с бурильной колонной корпус долота сн абж ается  муфтовой з а м 
ковой резьбой.

Корпусные конструкции используются д л я  долот диаметром 
более 394 мм.

Долота со сварным корпусом, называемые секционными, имеют 
преимущественное распространение в мировой практике. Корпус 
секционных долот (рис. IV. 1) сваривается из предварительно соб
ранных секций, число которых равно числу шарошек долота. К а ж 
д ая  секция состоит из лапы 1 с косой цапфой 2 и конусообразной 
шарошки 4, вращающейся на подшипниках 3.



Шарошки различаются по числу образующих конусов, геомет
рии и типу вооружения. Двух- и трехшарошечные долота комплек
туются многоконусными шарошками, на поверхности которых кон
центрическими рядами (венцами) располагается вооружение 
(зубья, зубки ).  Венец, расположенный у основания шарошки, на
зывается периферийным. Нумерация венцов на шарошке начина
ется с ее вершины. Шарошки нумеруются от наиболее высокой 
с минимальным числом зубьев на первом венце до низкой с наи
большим числом зубьев на первом венце.

В плане шарошки размещаются со смещением осей относи
тельно оси долота в направлении вращения долота. В вертикаль
ной плоскости угол м еж ду осью долота и осями вращения шаро
шек изменяется в пределах 52—57°. Д ля  повышения износостой- 
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кости зубья наплавляются твёрдым сплавом. Вставные зубки 
имеют сферическую либо клиновидную форму рабочего горца. 
В зависимости от типоразмера долота вставные зубки имеют ди а 
метр 3,2— 14,3 мм. Одношарошечные долота комплектую тся сфе
рическими шарошками, оснащенными вставными твердосплав
ными зубками.

Д ля  бурения твердых малоабразивных, хрупких и хрупкопла
стичных пород используются долота типа Т, оснащенные двух- и 
трехконусными самоочищающими шарошками, оси которых пере
секаются в одной точке на оси долота. Шарошки снабжены мел
кими зубьями с большим углом заострения (рис. IV. 1, а).

Долота типа К, применяемые для бурения сам ы х  твердых и 
крепких абразивных пород, оснащаются одноконусными самоочи
щающимися шарошками с твердосплавными зубкам и  (рис. IV .1 ,6 ) .

Долота типа М для бурения мягких пород имеют двух- или 
трехконусные самоочищающиеся шарошки с осями цапф секций, 
смещенными относительно оси долота в сторону его вращения 
(рис. IV. 1, в). Зубья шарошек отличаются большой высотой и дли
ной и небольшим углом заострения. Увеличение у гл а  наклона оси 
шарошек к оси долота (55—57°30') позволяет вписать ' в долото 
шарошки большого диаметра.

Долота типа С для бурения пород средней твердости имеют 
двух- и трехконусные самоочищающиеся шарошки с короткими 
острыми зубьями (рис. IV. 1, г).

На основании обобщения данных эксплуатации установлены 
следующие средние показатели проходки на долото в зависимости 
от его типа [35]:

Тип долота ...............................................................  М С Т К
Проходка, м ...............................................................  50 30 20 15

Общая особенность долот всех типов — снижение проходки на 
долота с уменьшением его диаметра.

У самоочищающихся долот зубья одной шарошки заходят во 
впадины смежной шарошки. Двух- и трехконусные конструкции 
шарошек позволяют усилить опоры долот. Смещение осей цапф 
относительно оси долота вызывает скольжение зубьев шарошек 
по поверхности забоя. Поэтому долота со смещенными осями на
ряду с дробящим действием скалывают породу. Шарошки буро
вых долот устанавливаются на многорядных подшипниках каче
ния и скольжения. Вследствие ограниченных размеров шарошек 
в долотах используются безобойменные бессепараторные подшип
ники качения.

Отверстие для центральной промывки выполняется в виде круг
лого сквозного канала, просверленного по оси долота. Поток про
мывочной жидкости из бурильной колонны по к ан ал у  долота на
правляется к центру забоя. Распыляясь на мелкие струи, ж ид
кость очищает забой и поднимает кусочки разрушенной породы по 
зазорам между стенками лап и скважины в затрубное простран-
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етво и д ал ее  на поверхность. При центральной промывке хорошо 
очищаются от шлама центр забоя и вершины шарошек.

Отверстия д л я  боковой промывки просверливаются в специаль
ных приливах (бобышках) лап. Струи промывочной жидкости на
правляются на забой м еж ду зубьями шарошек. Эффективность бо
ковой промывки возрастает с увеличением скорости истечения 
жидкости. Д л я  этой цели промывочные каналы оснащаются про
филированными насадками, преобразующими потенциальную 
энергию жидкости (давление) в кинетическую (скоростной напор) 
струи. Высокоскоростное истечение жидкости (120 м/с и более) 
улучш ает очистку забоя и создает эффект динамического воздей
ствия струй на забой (гидромониторный эффект).

Эффективность гидромониторного воздействия зависит не 
только от скорости истечения, но и от направления струи. Напор 
пропорционален квадрату  скорости истечения жидкости, поэтому 
при использовании гидромониторных насадок значительно возрас
тает давление буровых насосов. В связи с этим для бурения гид
ромониторными долотами требуются более мощные и надежные 
буровые насосы. Насадки гидромониторных долот изготовляют 
из износостойкого керамического алюмооксидного материала 
2ХС. Каноидальная форма проходного сечения насадки обес
печивает компактную струю и сравнительно небольшие потери 
напора.

В секционных шарошечных долотах в отличие от корпусных 
используется ниппельная присоединительная резьба. Согласно 
ГОСТ 20692— 75, шарошечные долота диаметрами 46 и 59 мм 
имеют правую  цилиндрическую резьбу. Долота диаметром 76 мм 
и более имеют правую коническую резьбу, профиль и размеры ко
торой совпадаю т с замковой резьбой бурильных труб.

§ 3. ЛО П АСТН Ы Е И АЛМАЗНЫ Е ДОЛОТА

Лопастные долота  делятся на следующие типы: двухлопастные 
2Л; трехлопастные истирающе-режущие ЗИР; шестилопастные ис- 
тирающе-режущие 6ИР; пикообразные (однолопастные) П.

Лопастные долота отличаются от шарошечных более простой 
конструкцией и успешно их заменяют при бурении рыхлых, м яг
ких и несцементированных пород. При бурении абразивных пород 
средней твердости лопастные долота менее эффективны, а для бу
рения тверды х и крепких пород непригодны. Они применяются 
в основном при роторном бурении, при бурении забойными двига
телями используются реже, так  как  для их работы необходимы 
большие крутящ ие моменты.

На рис. 1У.2 показана конструкция трехлопастного долота ЗЛ, 
состоящего из корпуса 1 и приваренных к нему лопастей 2, изго
товляемых из стальных поковок. Промывочное устройство состоит 
из сопла 7, уплотнительных колец 6, байонетной шайбы 4 для 
удержания сопла. Рабочие и калибрующие поверхности лопастей 
упрочняются твердосплавными штырями 3 и пластинами 5. Для



Рис. IV.2. Трехлопастное долото: 
а  — общий вид; б  — разрез; в  — сопло

соединения с бурильной колонной на головке корпуса имеется 
замковая резьба 8.

Трехлопастные долота выпускаются диаметрами 118—445 мм. 
Двухлопастные долота 2Л изготовляют цельноковаными, и они 
не имеют сопел в промывочных отверстиях. Выпускаю тся двух
лопастные долота диаметрами от 76 до 165,1 мм.

Д олота истирающе-режущего типа используются для  бурения 
мягких, среднемягких и средних абразивных пород. В отличие от 
долот 2Л и ЗЛ их лопасти имеют ступенчатую форму. Калибрую
щая поверхность и режущие кромки лопастей армирую тся твердо
сплавными штырями и покрываются релитом. Согласно ОСТ 26- 
02-1282—75, предусматривается изготовление долот ЗИ Р диамет
рами 190,5—269,9 мм. Долота диаметром более 140 мм выпуска
ются с гидромониторной и обычной промывкой.

Однолопастные пикообразные долота  используются для разбу- 
ривания цементных пробок в обсадной колонне (тип Ц) или для 
расширения стенок скважины (тип Р ). Оба указан н ы х  типа одно
лопастных долот имеют сварную либо цельнокованую конструк
цию. Рабочие кромки лопасти скошены под углом  45° и армиро
ваны с набегающей стороны релитом и твердосплавными пласти
нами, защищенными чугунным покрытием.

Алмазное долото (рис. 1У.З), подобно лопастному, не имеет 
подвижных деталей и состоит из корпуса 1 с присоединительной 
резьбой 2 и фасонной алмазонесущей головкой (матрица) 3, вы
полненной из порошкообразного твердосплавного материала . Про
мывочные отверстия 4 сообщаются с промывочными каналами  5, 
которые делят поверхность матрицы на секторы 6. Д л я  предот
вращения отклонений ствола скважины при бурении рабочие



Рис. IV .3. А лм азн ы е долота:
а  — радиальное; б  — радиально-спиральное

поверхности секторов имеют выпукло-вогнутую, двоякоконусную 
и ступенчато-конусную формы. На рабочей 7 и калибрующей 8 
поверхностях секторов матрицы крепятся алмазы 9. В зависимо
сти от крепления алмазов в матрице различают долота с одно
слойной укладкой  относительно крупных алмазов и с многослой
ной укл ад ко й  сравнительно мелких алмазов (импрегнированное
алмазное долото).

В долотах  используют наименее ценные разновидности природ
ных ал м азо в  либо синтетические алмазы. Институтом сверхтвер
дых материалов (ИСМ) разработан на основе недефицитных мел
ких фракций природных и синтетических алмазов новый сверх
твердый материал славутич, не уступающий по эксплуатационным 
качествам  природным алмазам .

Г лава  V
БУРИЛЬНАЯ КОЛОННА

§ 1. НАЗНАЧЕНИЕ, СОСТАВ И ОСНОВНЫЕ ТРЕБОВАНИЯ

Бурильная колонна предназначена для выполнения следующих 
основных функций:

передачи вращения от ротора породоразрушающему инстру
менту;

передачи неподвижному столу ротора реактивного^ крутящего 
момента, возникающего при бурении скважины забойными дви
гателями ;



создания на долото осевой нагрузки;
подвода промывочной жидкости для  очистки забоя  скваж ины  

от выбуренной породы, а т а к ж е  д л я  привода забойных гидравли
ческих двигателей;

подъема кернового материала и спуска аппаратуры д л я  иссле
дований в стволе скважины;

проработки и расширения ствола скважины, испытания п ла
стов, ликвидации аварий в скважине.

Бурильная колонна состоит из ведущей трубы, бурильных 
труб и утяжеленных бурильных труб, соединяемых бурильными 
замками, муфтами и переводниками. Ведущая труба соединяется 
с вертлюгом и посредством заж и м ов  взаимодействует с ротором 
буровой установки. Утяжеленные бурильные трубы устан авл и 
вают в нижней части колонны, и они служ ат для создания осевой 
нагрузки на долото. При бурении в осложненных условиях , кроме 
утяжеленных труб, в нижней части колонны устан авли ваю т к а 
либраторы, центраторы, стабилизаторы и другие устройства , пре
дупреждающие искривление скважины. М ежду ведущей и у т я ж е 
ленными трубами находятся бурильные трубы, составляющие 
большую часть бурильной колонны. Д ля  сокращения операций 
свинчивания и развинчивания, вызывающих износ резьбовых со
единений, бурильная колонна делится на свечи, состоящие из не
скольких труб. Длина свечи ограничивается ее продольной устой
чивостью при осевом сжатии под действием собственного веса и 
высотой вышки.

Компоновку бурильной колонны выбирают исходя из кон
струкции скважины, способа бурения и горно-геологических у с 
ловий. Д л я  предотвращения поломок бурильные колонны дол
жны обладать регламентированными запасами статической проч
ности и сопротивления усталости. При выборе конструкции 
колонны необходимо стремиться к  оптимальному сочетанию ее 
прочности и массы. Уменьшение массы бурильной колонны за 
счет применения высокопрочных, а такж е  легкосплавных буриль
ных труб способствует благоприятному нагружению подъемной 
части буровой установки. Жесткость бурильной колонны долж на 
быть достаточной для предотвращения ее продольного изгиба 
под действием осевого сжатия, вращения и крутящего момента.

Уменьшение диаметра бурильной колонны и резкие переходы 
в ее проходном канале приводят к увеличению гидравлических 
сопротивлений и, следовательно, давления буровых насосов. В ре
зультате этого^ возрастает износ поршней, втулок, клапанов и 
других деталей буровых насосов, контактирующих с промывоч
ным раствором. Таким образом, масса и диаметр бурильной ко 
лонны должны удовлетворять требованиям, определяющим наи
более благоприятный режим эксплуатации подъемного м е х а 
низма и буровых насосов. Производство высокопрочных и легких 
бурильных труб — важная предпосылка повышения эффективности 
бурения и технико-экономических показателей буровых у с т а 
новок.



Ведущ ие трубы имеют квадратный, шестигранный либо кресто
образный профиль с кондентрично расположенным круглым или 
квадратн ы м  отверстием д л я  прохода промывочного ^раствора. 
Б лаго дар я  граненой поверхности облегчается взаимодействие ве
дущ ей трубы и ротора и обеспечивается осевое перемещение бу
рильной колонны в процессе бурения скважины. На концах веду
щих труб нарезается левая  и правая наружные конические резьбы 
треугольного профиля. Л е в а я  коническая резьба используется 
для  навинчивания верхнего переводника ПШВ, соединяющего 
ведущ ую  трубу с вертлюгом. П равая коническая резьба исполь
зуется  д л я  нижнего переводника ПШН, соединяющего ведущую 
трубу с бурильной колонной. Д ля  обеспечения возможности на
ращ ивания бурильной колонны ведущая труба по длине должна
быть больше бурильной трубы.

Н а практике преимущественно распространены ведущие 
трубы  с квадратным профилем (рис. V. 1), конструктивные раз-



меры которых регламентируются ТУ 14-3-126—73 и нормалью 
Н293—49.
Основные технические данные ведущих т р у б , изготовляемых согласно 
ТУ 14-3-126—73
Диаметр трубы, м м ................................................. 114  140 168
Сторона квадрата а, мм ..................................  П2+® 140+2 155+2
Радиус при вершине квадрата 1?, мм, не
®олее ..............................................................................  2 0 ± 3  2 0 ± 3  2 0 ± 3
Диаметр канала й, мм ....................................... 7 4 ± 4  85± 5  100± 5
Диаметр проточки под элеватор Оь  мм 114 141 160
Диаметр цилиндрической проточки £>2, мм 110± 0 ,5  135+ 0,5 15 0 ± 0 ,5
Длина резьбы б  (вклю чая сбег), мм . . .  . 65 110 133
Длина трубы ¿ ,  м ................................................. 13—2 ,5  14+ 2 ,5  14+ 2  5
М асса 1 м трубы, к г  ............................................ 65,6 106,6 124,3

Ведущие трубы изготовляют из стали групп прочности Д  и К, 
переводники — из стали марки 40ХН (ГОСТ 4543—71) либо из 
стали марки 45 (ГОСТ 1050—74).

Помимо указанных применяются ведущие трубы со стороной 
квадрата 65 и 80 мм, имеющие высаженные концы, на которых 
нарезается внутренняя коническая л ева я  и правая резьба д л я  
переводников к вертлюгу и бурильной трубе. Ведущие трубы этой 
конструкции, называемые двухраструбными, изготовляют путем  
вытяжки (редуцирования) из круглой толстостенной трубы и о т 
личаются тем, что имеют квадратное проходное сечение. Основ
ные технические данные двухраструбных ведущих труб соответ
ствуют нормали Н293—49 [40].

Ведущие трубы типа ТВКП диаметрами 112, 140 и 155 мм  
имеют конические стабилизирующие пояски и переводники 
на трапецеидальной резьбе (ТУ 39-01-04-392—78), изготовляются 
из горячекатаной термообработанной трубы [40]. Трубы типа 
ТВКП выгодно отличаются от труб с высаженными концами т е х 
нологией изготовления и усталостной прочностью резьбовых со 
единений.
§ 3. БУРИЛЬНЫЕ ТРУБЫ

Бурильная труба представляет собой бесшовное изделие кольц е
вого сечения, полученное прокаткой. М еж ду  собой трубы соеди
няются посредством бурильных замков, состоящих из ниппеля и 
муфты, которые присоединяются к концам бурильной трубы с по
мощью резьбы или сварки. Свободные концы ниппеля и муфты 
бурильных замков снабжены крупной конической резьбой, б л а го 
даря которой сокращается продолжительность сборки и р а з 
борки бурильной колонны при спуско-подъемных операциях. Д л я  
предварительного соединения коротких труб используются соеди 
нительные муфты. Особенность бурильных труб — наличие в ы с а 
женных концов. Вследствие высадки увеличивается поперечное 
сечение концевых участков, что позволяет ослабить влияние 
резьбы, являющейся источником концентрации напряжений, на 
усталостную прочность бурильной трубы.
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Рис. У .2. Типы бурильных труб

Бурильные трубы изготовляют по ГОСТ 631—75, в котором 
регламентированы их сортамент, технические требования, пра
вила приемки, методы испытания и маркировка их. Согласно 
ГОСТ 631—75, бурильные трубы изготовляют четырех типов:

1 — с высаженными внутрь концами и муфтами к ним 
(рис. У.2, а ) ;

2 — с высаженными наружу концами и муфтами к ним
(рис. У.2, б ) ; л

3 — с высаженными внутрь концами и коническими стабилизи
рующими поясками (рис. У.2, в ) ;

4 — с высаженными наруж у концами и коническими стабили
зирующими поясками (рис. У.2, г).

Трубы 3-го и 4-го типов обладают повышенной прочностью и 
герметичностью, которую обеспечивают внутренние упорные 
торцы, конический стабилизирующий уплотнительный поясок и



Условный
диаметр
трубы,

мм

Труба Муфта

Н ар уж 
ный ди а
метр О , 

мм

Толщ и
на 

стенки 5, 
мм

Внутрен
ний д и а 
метр й , 

мм

М асса I м 
гладкой  
трубы , 

к г

М асса 
д в у х  

вы с аж е н 
ны х к о 

н усов , к г

Н а р у ж 
ный д и а 
метр о  , м

мм

Длина
V
мм

М асса ,
к г

1-й тип — трубы с высаженными внутрь концами и муфты к  ним

60 60,3 7 46,3 9,15 1,2 80 140 2 ,7
9 42,3 11,3 1,4

73 73,0 7 59,0 11,4 1,6 95 166 4 ,2
9 55,0 14,2 2 ,4

11 51,0 16,8 2 ,2
89 89 7 75,0 14,2 2 ,4 108 166 4 ,4

9 71,0 17,8 3 ,4
11 67,0 21,2 3 ,2

102 101,6 7 87,6 16,4 3,0 127 184 7 ,0
8 85,6 18,5 3 ,4
9 83,6 20,4 3 ,8

10 81,6 22,4 4,0
114 114,3 7 100,3 18,5 4 ,6 140 204 9 ,0

8 98,3 20,9 5 ,8
9 96,3 23,3 6,0

10 94,3 25,7 6 ,6
11 92,3 28,0 6 ,4

127 127,0 7 113,0 20,7 5 ,8 152 204 10,0
8 111,0 23,5 6 ,4
9 109,0 26,2 7 ,0

10 107,0 28,9 7 ,6
140 139,7 8 123,7 26 7,0 171 215 14,0

9 121,7 29 7 ,6
10 119,7 32 8,2
11 117,7 35 9 ,6

168 168,3 9 150,3 35,3 9 ,8 197 229 16,7
10 148,3 39,0 10,8

2-й тип — трубы с высаженными н ар уж у концами и муфты к  ним
80 60,3 7 46,3 9,15 1,5 86 140 2 ,7

9 42,3 11,3 1,5
73 73,0 7 59,0 11,4 105 165 4 ,7

9 55,0 14,2 2 ,5
И 51,0 16,8

89 89,0 7 75,0 14,2 118 165 5 ,2
9 71,0 17,8 3 ,5

И 67,0 21,2
102 101,6 8 85,6 18,5

9 83,6 20,4 4 ,5 140 204 9 ,0
10 81,6 22,4

114 114,3 8 98,3 20,9
9 96,3 23,3 5,0 152 204 11,0

10 94,3 25,7
11 92,3 28,0

140 139,7 8 123,7 26,0
9 121,7 29,0 7 ,0 185 215 15,0

10 119,7 32,0
11 117,7 35,0



Т руба Муфта

Условный
диаметр
трубы ,

мм

Н а р у ж 
ный д и а 
метр D , 

мм

Толщ и
на

стенки  s, 
мм

В нутрен
ний ди а
метр d ,  

мм

М асса 1 м 
гладкой 
трубы, 

кг

М асса 
д в у х  

вы саж ен 
ны х к о 

нусов, к г

Н ар уж 
ный диа- 
метр D M,

М М

Длина
L M>
мм

М асса,
к г

3-й тип — трубы с высаженными внутрь концами и коническими 
стабилизирующими поясками

89 89,0 9 71,0 17,8 3,9
11 67,0 21,2 3,4

102 101,6 9 83,6 20,4 5,1
10 81,6 22,4 5,0

114 114,3 9 96,3 23,3 7,3
10 94,3 25,7 7,1
11 92,3 28,0 6,9

127 127,0 9 109,0 26,2 7,8
10 107,0 28,9 7 ,6

140 139,7 9 121,7 29,0 11,0
10 119,7 32,0 10,2
11 117,7 35,0 9,2

тип — трубы с высаженными н ар уж у концами и коническими
билизирующими поясками

73 73,0 9 55,0 14,2 3,7
11 51,0 16,8

89 89,0 9 71,0 17,8 4,5
11 67,0 21,2

102 101,6 9 83,6 20,4 5,7
10 81,6 22,4

114,3 9 96,3 23,3
10 94,3 25,7 7,9
11 92,3 28,0

гладкий участок трубы за резьбой, воспринимающие знакопере
менные изгибающие нагрузки.

Размеры и масса труб рассматриваемых типов приведены 
в табл. V . l .  Высаженные концы труб 3-го и 4-го типов на 15% 
длиннее труб 1-го и 2-го типов. Длина трубы определяется рассто
янием м еж ду  ее торцами, а при наличии навинченной муфты — 
расстоянием от свободного торца муфты до последней риски 
резьбы противоположного конца трубы. Бурильные трубы услов
ным диаметром от 60 до 102 мм изготовляют длиной 6; 8 и 11,5 м, 
условным диаметром от 114 до 168 мм — длиной 11,5 м. В партии 
допускается до 25 % труб длиной 8 м и до 8 % длиной 6 м. Тол
щина стенки трубы  изменяется за счет ее внутреннего диаметра, 
что позволяет ограничить номенклатуру ключей и инструмента 
для захвата  и удерж ан и я  труб.

По предельным отклонениям размеров бурильные трубы 1-го и
2 -го типов подразделяются на трубы обычной и повышенной точ
ности изготовления. Условное обозначение бурильных труб вклю
чает вид вы садки  (В — тип 1 и Н — тип 2 ) ;  точность изготовления



а  Резьда трубная б Резьба т рудная трапецеидальная(ТТ}
\ / Резьба замковая 2 \ /  Резьба замковая 2

*ЕШш ш м
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Рис. У.З. Замки для бурильных труб: 
1 — ниппель; 2 — муфта

(П — повышенная точность изготовления); б ук в у  К — для труб 
типов 3 и 4; условный диаметр трубы; толщину стенки; группу 
прочности; обозначение стандарта. Например, бурильная труба 
1-го типа повышенной точности изготовления, условным диам ет
ром 114 мм, с толщиной стенки 9 мм, из стали группы прочности 
Д : труба ВП-114Х9-Д ГОСТ 631—75.

Д ля  бурильных труб с высаженными концами изготовляют 
замки трех типов (рис. У.З, а ), отличающиеся гидравлическими 
и прочностными характеристиками:

ЗН — замок с нормальным проходным отверстием;
ЗШ — замок с широким проходным отверстием;
ЗУ — замок с увеличенным проходным отверстием.
Наиболее распространены замки типа ЗШ. Замки ЗУ исполь

зуются в бурильных трубах с высаженными наруж у концами. 
Д ля  бурильных труб 3-го и 4-го типов используются замки ЗШ К 
и ЗУК (рис. У.З, б ), отличающиеся от ЗШ и ЗУ конической р ас 
точкой со стороны резьбы для соединения ниппеля и муфты 
замка с бурильной трубой. Замки крепят на бурильных трубах  
горячим способом (нагрев до 400—450 °С) с натягом по резьбе 
и стабилизирующему пояску.

В табл. У.2 приведены основные размеры замков 
(ГОСТ 5286—75) бурильных труб 1-го и 2-го типов.

Из других разновидностей наиболее перспективны бурильные 
трубы ТБПВ с приваренными соединительными концами 
(рис. У.4). В отличие от труб, выпускаемых по ГОСТ 631—75, 
замки с этими трубами соединяются не на резьбе, а с помощью

-Сдарной шоВ- 
I

Рис. У.4. Бурильные трубы с приваренными соединительными концами с н ар уж 
ной высадкой ТБПВ



Типоразмер
З а м к о 

в а я
р езьб а

Тип и 
диаметр 

трубы

Н ар уж 
ный д и а 
метр D

Д иам етр проходного 
отверстия

Замо^ в собранном 
виде

d n d u Д лина L М асса,
кг

ЗН-80 3-62 1—60 80 25 36 410 12
ЗН-95 3-76 1—73 95 32 45 432 16
ЗН-108 3-88 1—89 108 38 58 454 20
3H-113 3-88 1—89 113 38 58 454 23
ЗШ-108 3-92 1—73 108 54 54 432 20
ЗШ-118 3-101 1—89 118 62 62 454 23
ЭШ-133 3-108 1— 102 133 71 71 496 34
ЗШ-146 3-121 1— 114 146 80 80 508 38
3IU-178 3-147 1 — 140 178 101 101 573 61
3III-203 3-171 1 — 168 203 127 127 603 73
ЗУ-86 3-73 2—60 86 44 44 406 13
З У -146 3-121 2— 102 146 82 82 508 35
З У -155 3-133 2— 114 155 95 105 541 41
З У -185 3-161 2— 140 185 120 132 568 56

Т а б л и ц а  V.3 Характеристика легкосплавных бурильных труб

Н аруж н ы й  диаметр трубы, мм

П о казатели
73 93 114 129 147

Толщина стенки, мм

9 9 10 9 11 9 и

Диаметр зам ка , мм 90 110 136 152 152 172 172
Внутренний диаметр , мм:

трубы 41 61 80 95 95 112 112
замка 41 61 80 95 95 110 110

Д лина трубы, м:
без замка 9 9 12 12 12 12 12
с замком 9,25 9,25 12,25 12,27 12,27 12,27 12,27

М асса 1 м трубы  с учетом массы 6,8 8,4 11,0 11,8 14,3 14,4 16,5
зам ка, кг
Д оп ускаем ая растягиваю щ ая на 470 620 850 900 1100 1000 1240
гр узка , кН
Допускаемое давлени е, М Па:

внутреннее 54 52 40 35 45 31 38
наружное 51 37 31 24 34 18 27

Д опускаемый крутящ и й  момент, 6,5 12,0 20,0 26,0 29,0 32,5 38,0
кН -м

контактной сварки. Трубы с приваренными концами обладают 
более благоприятной гидравлической характеристикой. Прочность 
сварного шва после нормализации и обкатки роликами достигает 
прочности тел а  трубы. Смещение оси соединительных концов от
носительно оси трубы не должно превышать 0,75 мм, а перекос 
осей — не более 3,5 мм на 1 м.



Трубы ТБПВ изготовляют по нормали Н504— 60, согласно ко
торой номинальная длина труб ¿= 1 2 ,4  и 13,5 м; диаметр труб 
£> = 73; 89; 114; 127 и 146 мм. Производство бурильных труб ди а
метром 114 и 127 мм с приваренными концами освоено Азербайд
жанским трубопрокатным и Никопольским южнотрубным з а 
водами.

Легкосплавные бурильные трубы имеют вы саж енны е внутрь 
концы и облегченные стальные замки. И звестны  беззамковые 
легкосплавные бурильные трубы, на утолщенных концах которых 
нарезается замковая резьба. Технические показатели  бурильных 
труб из сплава Д16-Т приведены в табл. У.З.

В зарубежной практике для повышения коррозионно-уста- 
лостной прочности и уменьшения гидравлических сопротивлений 
на внутреннюю поверхность бурильных труб наносят пластмас
совое покрытие толщиной 0,125 мм.

§ 4. УТЯЖЕЛЕННЫЕ БУРИЛЬН Ы Е ТРУБЫ

Утяжеленные бурильные трубы (УБТ) представляю т собой горя
чекатаные толстостенные трубы кольцевого сечения (рис. У .5). 
Известны конструкции утяжеленных бурильных труб квадратного 
сечения, а такж е с продольными либо спиральными канавками 
на наружной поверхности.

Утяжеленные бурильные трубы по ТУ 14-3-164—73 изготов
ляют двух  типов: гладкие по всей длине (рис. У.5, а )  и с конус
ной проточкой (рис. У.5, в ), облегчающей з а х в а т  и удержание 
трубы. Достаточная толщина стенок позволяет нарезать на кон
цах трубы крупную коническую резьбу по подобию соединитель
ной резьбы бурильных замков. Наддолотные УБТ в отличие от 
других имеют на обоих концах внутреннюю резьбу (рис. У.5, б , г ) .

В процессе бурения УБТ подвергаются вращению с знакопере
менным изгибом. Наибольшие напряжения возникают в резьбо
вом соединении, обладающем мень
шей жесткостью, чем тело трубы.
Концентрация напряжений во впа
динах резьбы снижает усталостную 
прочность УБТ. Разгружающ ие за- 
резьбовые канавки и обкатка роли
ком впадин резьбы и поверхности 
канавок способствуют повышению 
усталостной прочности УБТ.

В бурении широко применяются 
сбалансированные утяжеленные бу
рильные трубы УБТС, отверстие и 
наружную поверхность которых ме-

Рис. У.5. Утяжеленные бурильные трубы:
а  — промежуточная; б  — наддолотная; в  — проме
жуточная с проточкой; г  — наддолотная с про
точкой ' Р е з ь б а  з а м к о б а я



Т а б л и ц а  У .4  Техническая характеристика утяжеленных бурильных труб

Условное
обозначение

тр уб ы

Н аруж ны й
диам етр ,

мм
Обозначение

резьбы
Внутренний

диаметр,
мм

Диаметр 
проточки 

под элеватор, 
мм

Теоретиче
с к а я  м асса 
1 м трубы , 

кг

УБТ-95 95 3-76 32 _ 49
УБТ-108 108 3-88 38 — 63
УБТ-146 146 3-121 75 — 97
УБТ-159 159 3-133 80 — 116
УБТ-178 178 3-147 80 — 156
УБТ-203 203 3-171 100 — 192
УБ ТС -120 120 3-101 64 102 63,5
У Б Т С -133 133 3-108 64 115 83
У Б ТС -146 146 3-121 68 136 103
У Б ТС -178 178 . 3-147 80 156 156
УБТС-203 203 3-161 80 190 214,6
УБТС-219 219 3-171 110 190 221
УБТС-229 229 3-171 90 195 273,4
УБТС-245 245 3-201 135 220 258
УБТС-254 254 3-201 100 220 336,1
УБТС-273 273 3-201 100 220 397,1
УБТ-299 299 3-201 100 245 489,5

ханически обрабатывают, что обеспечивает прямолинейность от
верстия и совпадение его оси с осью бурильной трубы. Благодаря 
этому сн и ж ается  биение при вращении, а следовательно, уменьша
ется уровень динамических нагрузок и повышается запас прочно
сти труб. Утяжеленные бурильные трубы УБТС изготовляют по 
ТУ 39-076— 74 (табл. У.4).

§ 5. РЕЗЬБО ВЫ Е СОЕДИНЕНИЯ ТРУБ

Трубы, муфты, переводники и другие элементы бурильной ко
лонны соединяются коническими резьбами, которые по сравнению 
с цилиндрическими резьбами обладают важными для условий бу
рения преимуществами. Натяг, создаваемый при свинчивании ко
нической резьбы, обеспечивает надежную герметизацию стыкуе
мых элементов бурильной колонны. В отличие от цилиндрической 
резьбы число оборотов, необходимое для свинчивания и развин
чивания конической резьбы, не зависит от числа ниток, находя
щихся в сопряжении, и составляет

п =  (2к +  А)/КР,
где к — рабочая  высота профиля резьбы; А — диаметральный на
тяг свинченного соединения; К  — конусность резьбы; Р  — шаг 
резьбы.

Из формулы следует, что число оборотов, необходимое для 
свинчивания, уменьшается при увеличении шага и конусности 
резьбы. Поэтому бурильные замки и другие часто свинчиваемые 
и развинчиваемые детали имеют более крупную коническую



Рис. У .6. Резьба бурильных труб:
/ — линия, параллельная оси резьбы; 2 — линия среднего диам етра резьбы

резьбу. При свинчивании ниппель бурильного з а м к а  входит в м у
фту на достаточную глубину и благодаря этому обеспечивается 
самоцентрирование подвешенной к талевому механизму буриль
ной свечи относительно колонны труб, удерж иваемой  на столе 
ротора. Следует учитывать, что с увеличением ш ага  и конусности 
уменьшается число ниток, находящихся в зацеплении. Увеличе
ние глубины и шага резьбы повышает ее износостойкость и со
противляемость смятию, но приводит к нежелательному уменьше
нию площади сечения под резьбой.

Коническая резьба по сравнению с цилиндрической того ж е 
диаметра обеспечивает более высокую прочность соединения на 
растяжение за счет большей площади опасных сечений, совпа
дающих с последними нитками резьбы. Д ля  перенарезки кониче
ской резьбы достаточно отрезать 15—30 мм от торца резьбы.

Конические резьбы имеют различные профили. В трубах неф
тяного сортамента наиболее распространены конические резьбы 
треугольного профиля с углом при вершине 60°, сопряжением по 
боковым сторонам профиля и зазорами по н аруж ном у и внутрен
нему диаметрам резьбы (рис. У.6, а). Расш иряется область при
менения конических резьб с трапецеидальным или упорным про
филем, с сопряжением по внутреннему и н аруж ном у диаметрам 
резьбы и зазорами по одной из боковых сторон профиля 
(рис. У.6, б). В трапецеидальной резьбе крупный ш аг Р  совмеща
ется с небольшой глубиной резьбы.

Расчетные диаметральные размеры конических резьб задаются 
в основной плоскости. Основной плоскостью называю т перпенди
кулярное к оси резьбы расчетное сечение, расположенное на задан 
ном расстоянии от базы конуса. За базу резьбового конуса на 
трубах обычно принимается конец сбега резьбы (последняя риска 
на трубе), а у  замковых резьб — упорный уступ ниппельной части 
и упорный торец муфтовой части. В основной плоскости размеры 
конической резьбы совпадают с размерами цилиндрической того 
ж е  номинального диаметра. Конусность К определяется как  раз
ность одноименных диаметров (¿А и йо) в д ву х  сечениях, перпен



дикулярны х к оси, отнесенная к  расстоянию / м еж ду этими сече
ниями:

К =  {ск— й Л 1.

Угол м е ж д у  образующей конуса и осью резьбы называют 
углом уклона. Угол уклона ср и конусность связаны м еж ду собой 
зависимостью

/С =  2 ф.

Ш аг резьбы измеряется параллельно оси резьбы трубы и 
муфты. Биссектриса угла профиля резьбы должна быть перпенди
кулярна к  оси резьбы трубы и муфты.

Основные параметры профиля трубной резьбы по 
ГОСТ 631—75 приведены ниже.

Ч исло ниток на длине 25,4 мм ..................................  8
Ш аг резьбы Р, мм ................................................................ 3,175
Глубин а Нг , мм ..................................................................... 1,810
Р абочая высота профиля, мм .......................................  1,734
Р ади ус  закруглений , мм:

вершин профиля, г ........................................................... 0,508
впадин профиля ^  ........................................................... 0,432

Зазор 2 , мм ..............................................................................  0,076
К онусность К .........................................................................  1 : 1 6
У гол  уклон а с р .......................................................................... 1°47'24"

Трубная резьба нарезается на концах бурильных труб, в со
единительных муфтах и присоединительных концах бурильных 
замков. На соединительных концах муфты и ниппеля бурильных 
замков (см. рис. У.З), утяжеленных бурильных труб, на наруж
ных концах переводников ведущей трубы, а такж е в долотах и 
ловильном инструменте применяется замковая резьба по 
ГОСТ 5286—75. Основные параметры профиля замковой резьбы 
приведены ниже.
Число ниток на длине резьбы 25,4 мм 5 4 4
Ш аг резьбы Я , мм .................................................  5,08 6,35 6,35
Конусность резьбы К  .......................................  1 : 4  1 : 4  1 : 6
Глубина /гь  мм ......................................................  2,993 3,742 3,755
Рабочая высота профиля Н, мм ....................  2 ,626 3,283 3,293
Радиус закр угл ен и я  впадин г1: мм . . .  0 ,508 0,635 0,635
Высота среза верш ин, м м ................................... 0 ,875 1,094 1,097
Угол уклон а с р ...........................................................  7°7'30'' 7°7'30" 4°45'48"

Д ля бурильных труб с коническими стабилизирующими по
ясками используют замки ЗШК и ЗУК, резьба которых по сравне
нию со стандартной замковой имеет укороченную на 25 % высоту 
профиля и на 23 % ширину среза вершин. Благодаря этому воз
растают износостойкость резьбы и ее сопротивление усталости. 
Резьба этого типа применяется такж е  в сбалансированных у т я 
желенных трубах.

В соединении бурильных труб с замками ЗШК и ЗУК (см. 
рис. У.З, б) используется трапецеидальная резьба ТТ (рис. У.6, б), 
размеры которой приведены ниже:



Ш аг резьбы Р, ММ ...................................................................................... д од
Конусность резьбы К ...................................................... .... 1 - 3 2
Угол уклона ф ........................................................................................................................0°53,42№
Высота профиля резьбы А, мм ........................................................................... ............1 до+0' 10
Ширина площадки вершины профиля Ь, мм ................... '. 1 9 9
Ширина площадки впадины Ьи  м м ................................................................. ...........2 18+0,05
Радиус закр углен ия вершины профиля, м м ........................................................0 ,3+ 0,1
Р ади ус закр углен ия впадин, мм ...................................................................... ...........О 3+ 0'05

Согласно требованиям ГОСТ 631—75, резьба труб  и муфт дол
жна быть оцинкована или фосфатирована. Д л я  уменьшения из
носа ^замковых резьб и повышения их сопротивляемости коррози
онной усталости применяют смазки , из которых наиболее эффек
тивны ГС-1 и Р-416. '

§ 6. МАТЕРИАЛ БУРИЛЬНЫХ ТРУ Б

По ГОСТ 631 75 бурильные трубы и муфты изготовляются из 
сталей, которые в зависимости от механических свойств р азделя
ются по группам прочности.

Механические свойства
Группа прочности стали 
Временное сопротивление а в
не менее .......................................
Предел текучести аТ, МПа, н>

М П а,
Д К Е Л М Р Т

650 700 750 800 900 1000 1100
менее 380 500 550 650 750 900 1000

Стали всех групп прочности имеют одинаковые пластические 
свойства: относительное удлинение 6 = 10+ 1 2 % (сталь  группы 
Д — 12— 16 /о); относительное сужение после разр ы ва  г Ь ^ 4 0 % ; 
ударную вязкость 400 кД ж /м 2.

Значения б, \|з и ан свидетельствуют о том, что стали всех 
групп прочности имеют одинаковые пластические свойства.

® ^ОСТ ^ ^  ограничивается содержание серы и фосфора 
(не более 0,045 % каждого), химический ж е  состав сталей, ис- 
пользуемых для изготовления бурильных труб, в нем не у с т а 
навливается. Д ля  изготовления трубных изделий используются 
стали марок 45; 36 Г2С; 40Х; 40ХН; 40ХНМ; 20ХГ2Б. Трубы из 
стали группы прочности К и выше легируются с последующей тер
мообработкой (нормализация, нормализация с о тп уско м ) , а трубы 
из углеродистых сталей проходят закал ку  и отпуск. Муфты для 
труб диаметром до 114 мм включительно выпускаю т из стали, 
прочность которой на одну группу превышает группу прочности 
трубы. Трубы диаметром свыше 114 мм и муфты к ним изготов
ляют из сталей одной группы прочности.

Д ля  изготовления легкосплавных бурильных труб применяется 
дюралюминии — сплав алюминия с медью (3,8—4 ,9 % ),  магнием 
(1,2 1,8 /о) и марганцем (0,3—0 ,9 % ) .  В результате термообра
ботки сплав Д16-Т приобретает следующие физико-механиче
ские свойства,



П лотность, кг/м3 ...................................
М о дуль упругости, М П а ....................
Коэффициент линейного расширения 
Твердость по Бринеллю, М П а . . 
У д ар н ая  вязкость, 10 кД ж /м 2 . .
П редел прочности, МПа .....................
П редел текучести, МПа .....................
Относительное удлинение, % • •

2 ,7 8 -103 
72-103 

2 2 ,7 -1 0 -«  
1200 

17 
470 
330 
10

Д л я  изготовления утяж еленны х бурильных труб типа УБТС 
по ТУ 39-076—74 используются стали марки 40ХН2МА и 
38ХНЗМФА. Бурильные замки изготовляют из стали марки 40ХН, 
а соединительные концы для труб типа ТБПВ — из стали марк(и 
45 либо 36Г2С.

§ 7. РАСЧЕТ БУРИЛЬНЫХ КОЛОНН

В процессе эксплуатации бурильные колонны испытывают ^раз
личные по характеру и величине нагрузки. Согласно принятой ме
тодике, бурильные колонны рассчитывают на прочность от дей
ствия собственного веса, передаваемого крутящего момента и из
гиба, вызванного потерей устойчивости в результате вращения. 
Н агрузки , возникающие в процессе ликвидаций прихватов, раз
гона и торможения бурильной колонны при спуско-подъемных 
операциях, а так|же в результате трения о стенки скважины и ви
браций, создаваемых долотом и забойным двигателем, учитыва
ются при выборе необходимого запаса прочности.

Расчетные нагрузки зависят  от конструкции бурильной ко
лонны, способов и режимов бурения, поэтому они определяются 
после предварительного выбора режима бурения и типоразмеров 
утяж еленн ы х  и бурильных труб.

Д иаметр УБТ выбирают в зависимости от диаметра долота и 
о ж и даем ы х  условий бурения (табл. У.5). При роторном бурении 
используют УБТ, диаметр которых составляет 0,65 0,85 диа-

Т а б л и ц а  У .5 Рекомендуемые диаметры утяжеленных бурильных труб [42]

Диаметр У Б Т , мм

Д и ам етр  долота, мм при нормальных 
у с л о в и я х  бурения

при осложненных 
усл о ви ях  бурения

139,7— 146,0 114
149,2— 158,7 121 (133)
165,1 — 171,4 133 (146)
187,3—200,0 159
21 2 ,4 —228,6 178
2 4 4 ,5 —250,8 203
269 ,9 229
295 ,3 245
320 ,0 245
349,2 254
374 ,6  и более 273

108
114
121
146
159
178
203
219
229
229
254



Т а б л и ц а  У .6 Рекомендуемые диаметры бурильных труб [42 ]

Диаметр обсадных труб, 
мм

Диаметр бурильных труб, мм

при роторном бурении прн турбинном бурении

178 89 89
194 102 102
219 114 114
245 127 127
273 140 140; 146
299 140 140; 146
324 — 140; 146
340 — 140; 146

406 и более — 168

метра долота. Предпочтительны УБТ возможно большего д и а 
метра. При бурении забойными двигателями  диаметр УБТ обычно 
принимают равным диаметру используемого забойного д ви гател я .

Длина УБТ определяется из условий:
для роторного бурения
/0= 1 ,25Р д/<7; (УЛ)

для бурения забойными двигателями
/0 =  (1,25РД— Сзд)/<7, (У .2)

где /о — длина УБТ, м; Рд — осевая нагрузка на долото, Н; <7 — 
вес 1 м УБТ, Н; С?зд — вес забойного двигателя , Н.

Диаметр бурильных труб выбирают в зависимости от д и а 
метра ранее спущенной обсадной колонны и способов бурения 
(табл. У.6).

Напряжения от собственного веса в сечении трубы, отстоящ ем 
на расстоянии л: от нижнего конца бурильной колонны:

а  =  йх/Р =  КРху!¥ =  Кху, (У.З)

где й х вес бурильной колонны длиной х; Т7 — площадь ко л ь ц е 
вого сечения гладкой части бурильной трубы; х — длина колонны 
бурильных труб; у  — удельный вес материала труб; К — коэффи
циент, учитывающий вес бурильных замков и утолщенных кон 
цов трубы.

Из выражения (У.З) следует, что напряжения от собственного 
веса не зависят от диаметра и толщины стенки труб и возрастаю т 
с увеличением длины колонны. При длине х, когда величина К ху  
достигает временного сопротивления материала ств, колонна б у 
рильных труб разрушится от собственного веса.

Критической длиной Ьк н азы вается длина, при которой к о 
лонна труб разрушается от собственного веса. На основании в ы 
ражения (У.З) имеем

Ьк =  аъ1Ку. (У .4)



Предельной длиной 1 ПР называется длина, при которой напря
жение от собственного веса бурильной колонны достигает предела 
текучести от:

ЬВр =  от!Ку.
К ак видно, предельная глубина спуска не зависит от диаметра 

и толщины стенки и возрастает с увеличением предела текучести 
материала бурильных труб. С уменьшением диаметра и толщины 
стенки труб снижается вес бурильной колонны, что благоприятно 
влияет на работу подъемного механизма. Гидравлические сопро
тивления, возникающие при прокачке промывочного раствора, 
обратно пропорциональны диаметру проходного отверстия труб 
в  пятой степени. Поэтому применение тонкостенных труб спо
собствует снижению давления буровых насосов, необходимого 
д л я  прокачки промывочной жидкости.

Согласно отраслевой методике расчета бурильных колонн на 
прочность, бурильная колонна, предназначенная для бурения 
с использованием забойных двигателей, рассчитывается на^ ста 
тическую прочность от действия собственного веса. Крутящий мо
мент, создаваемый при работе долота, сравнительно мал и в рас
чете бурильной колонны на прочность не учитывается. При ста
тическом растяжении опасными являются сечения в гладкой 
части бурильной трубы. Концевые участки бурильных труб вслед
ствие их высадки имеют большее сечение и поэтому менее опасны.

На статическую прочность бурильную колонну рассчитывают, 
исходя из условия

а  =  GIF <  aT/[Sa] =  [а ] , (v -6)

где а  — напряжение растяжения; G — расчетная нагрузка; F — 
площадь поперечного сечения гладкой части бурильной трубы; 
стт — предел текучести материала; [S0] — допускаемый запас
прочности на растяжение.

В практических расчетах удобнее пользоваться условием 
прочности по предельным нагрузкам. Из формулы (V.6) имеем

G «S oTF/\Sa] =  Pnp/[Sal, (v -7 )
где  Р ПР — предельная н агрузка ,  при которой напряжение в гл ад 
кой части бурильной трубы достигает предела текучести сгт.

Значения предельных нагрузок в зависимости от типа, диа
метра, толщины стенки и группы прочности бурильной трубы при
водятся в справочных материалах по расчету бурильных труб 
[40, 42].

Расчетная нагрузка определяется по формуле
G — [(I —¿о) Ц "Ь laQo "I- Озд] (1 — рж/р) "Ь (Рп ”4~ Ро) F„, (V.8)

где  I и /о — длина бурильной колонны и УБТ, м; q и q0 — вес 1 м 
бурильной трубы и УБТ, Н; G3A — вес забойного двигателя, Н; рж 
и р — плотность промывочной жидкости и материала труб, кг/м3;



Рп  и ро — перепад давления соответственно в забойном д ви гате л е  
и долоте, Па; Гп — площадь проходного к ан ала  трубы, м 2.

Допускаемую глубину спуска бурильных труб можно вы чи с
лить, пользуясь выражениями (У.7) и (У.8) :

Рпр ■ (1аЯо + бзд) (1 — рж/р) — (Рп +  Ро) -Рп
/Доп------ ^ ---------------------  ------------------------------------- 1_ I _ (У.9)

'7(1— Рж/Р) '
Необходимую группу прочности м атери ала труб можно т а к ж е  

определять при заданных длине бурильной . колонны, диам етре  и 
толщине стенки труб исходя из формул (У.6) и (У.8) :

0 > 1р) 9 +  ¿о9о + 03д] (1 — Рж/Р) Ч~ (Рп +  Ро) [5а]- (У . 10)

В расчетах по рассматриваемой методике допускаемый з а п а с  
прочности имеет регламентированное отраслевыми нормами з н а 
чение. Если не учитывать облегчения бурильной колонны в про
мывочной жидкости, то допускаемый зап ас  прочности приним а
ется равным 1,3. При этом предполагается, что вы талки ваю щ ая 
сила по своему значению равнозначна обратному действию всех  
других сил, неучитываемых при расчете действующих на б ур и л ь 
ную колонну нагрузок.

Если допускаемая глубина спуска выбранных труб н ед о ста 
точна для бурения на заданную глубину (/ДОп'г/о <•£<), то ис
пользуются многосекционные либо многоразмерные бурильные 
колонны.

Многосекционные колонны состоят из бурильных труб о д и н а
кового диаметра, различающихся по предельной нагрузке и з-за  
разной толщины стенки либо группы прочности. В этом сл уч ае  
длину наращиваемой секции определяют, исходя из формул У .7  
и У.8. Так, например, для двухсекционной колонны длина второй 
(верхней) секции составляет

2̂ =  (Рпр2 Рпр1)/^2 [5 а], (V . 11)

где РпР1 и Р пр2 — предельные нагрузки бурильных труб первой и 
второй секций; ¿72 — вес 1 м трубы второй секции, Н.

Общая длина колонны Ь = Ьаоп + 12 +  10.
Многоразмерные колонны состоят из бурильных труб р азн ы х  

диаметров. Диаметр бурильных труб возрастает от нижних с е к 
ций к верхним. Длина каждой последующей секции определяется 
по формуле

1т — (Рпрт  Р  пр(т—1) — РоРк)/(}т\5а\, (У .12)

где Рир т  предельная нагрузка бурильных труб т -й секции; 
РпР(т—1) — предельная нагрузка бурильных труб (т — 1 )-й с е к 
ции; <7т — вес 1 м труб т -й  секции; /V  — разность площадей п ро
ходных каналов труб т -й  и ( т — 1 )-й секций.

Для удобства эксплуатации число секций бурильной колонны 
должны быть минимальным (одна — три).



При роторном бурении бурильная колонна испытывает одно
временно растяжение от собственного веса, кручение от вращения 
бурильной колонны и долота; продольный изгиб, возникающий 
в результате потери устойчивости. Вращение изогнутой колонны 
вокруг собственной оси вызывает знакопеременные напряжения, 
приводящие к усталостным разрушениям труб. Опыт показывает, 
что большинство поломок происходит в резьбовой части трубы 
вследствие концентрации напряжений в резьбе. В соответствии 
с условиями нагружения бурильные колонны для роторного буре
ния рассчитываются на статическую прочность и сопротивление 
усталости.

Наибольшие напряжения от собственного веса и передавае
мого крутящего момента  испытывают верхние сечения бурильной 
колонны. Согласно теории наибольших касательных напряжений 
(третьей теории прочности), условие прочности при совместном 
растяжении и кручении вы ражается формулой

5 =  сгт/ V +  4т2 >  [ в 0], (у  -13)
Гд е 0 — напряжение растяжения; т — касательное напряжение.

Растягивающее напряжение от собственного веса бурильной 
колонны без учета потери веса в промывочной жидкости

о =  [(/— /о) +  (^-14)
При бурении гидромониторными долотами учитывают растя

гивающую нагрузку  от перепада давления в долоте.
Касательные напряжения определяются по формуле

Т = М к / № к ,

где Мк — крутящий момент; №к — полярный момент сопротивле
ния гладкой части трубы.

Крутящий момент принято определять по мощности, необходи
мой для вращения бурильной колонны и долота и разрушения з а 
боя скважины:

М к  =  (ЛГх.в-г ^ д )/ со , ( V - 15)

где Л/х. в и Л/д — мощность соответственно на холостое вращение 
бурильной колонны и на вращение долота и разрушение забоя, 
со — угловая скорость долота.

Мощность (в к В т ) , необходимая для холостого вращения бу
рильной колонны, определяется по формуле В. С. Федорова [40].

# хв =  сржё&Чпх'7, (V. 16)

где рж — плотность промывочной жидкости, кг/м3; g  ускорение 
свободного падения, м/с2; ¿  — наружный диаметр бурильной ко
лонны, м; I — длина бурильной колонны, м; п частота враще
ния, об/мин; с — коэффициент, зависящий от искривления сква-



Т а б л и ц а  У.7. Мощность (в кВт), затрачиваемая на вращение долот и 
разрушение породы

Д иаметр
долота,

мм

О севая 
нагр узка  

на долото, 
кН

Частота вращ ения р о то р а , об/мин

68 92 118 168 220 296 420

394 140 32 48 7 0
346 90— 100 14 28 42 56
346 120— 140 28 56 80 _
346 150 — 60 70 84 160 2 10
295 90 — — — _ 42 78295 120 — — — _ 60 _ 110
295 130 — — _ _ 72
295 140— 160 — — _ _ 84 84 108
269 100 — 12 _ _
269 150 — 17 _ _
269 175 — 21 28 _
243 70—80 — 10 15 25
140 55 2 — — — —

жины. для вертикальных скважин с = 1 ,7-10 9, направленно-ис
кривленных при угле искривления 6—9° с = 3 0 ,8 -1 0 -9 при угле 
искривления 26—35° с=  (4 7 ,5^52 ,2 )  10“ 9.

Мощность, необходимая для  вращения долота  и разрушения 
породы, определяется по опытным данным (табл. V.7) либо по 
эмпирическим формулам [6, 42].

При роторном бурении запас статической прочности бу
рильной колонны без учета ее облегчения в жидкости должен 
быть не менее 1,4.

Расчет на сопротивление усталости  является  основным, так  
как  большинство поломок бурильных труб, наблю даемых при ро
торном бурении, происходит в результате усталостных повреж
дений. При расчете на сопротивление усталости учитываются на
пряжения от собственного веса и изгиба бурильной колонны. 
Напряжения a mjn от собственного веса остаются постоянными и 
суммируются с переменными напряжениями ста от изгибающего 
момента

° m a x  =  О т \п -)- 2 о а .

Запасы прочности по амплитуде па и по максимальным на
пряжениям Лтах при рассматриваемых условиях нагружения оп
ределяются по формулам [33]:

Па =  (2ст_1д 2ярад crmjn)/(1 +  'Фад) ста; (V.17)
«m a x  =  [2ог_1д  +  (1 —  1|30д) a m in ]/ ( l  +  1|)а д )  (<Tmin +  (Та ) ,  (V.18)

где сг_]д предел выносливости бурильной трубы  при симметрич
ном изгибе; г|)аД — коэффициент чувствительности материала 
труб к асимметрии цикла с учетом эффективного коэффициента 
концентрации напряжений /СаД в резьбовой части трубы.



Т а б л и ц а  У .8  Пределы выносливости бурильных труб по данным натурных 
испытаний [36]

Тип бурильной тр уб ы  
и резьбы

Диаметр
М атериал труб

Предел Предел
Коэффи

циент
концен

трубы,
мм М арка

стали
Г руппа 

прочности
МПа МПа трации

нап р яж е
ний

Резьба труб  по 
ГОСТ 631—75

114
140
140
140
140
140

36Г2С

36Г2С
38ХНМ

35ХГ2СВ

д

л

500
380
500
550
650
650

50
90
60
85
30
35

7,8
3.5
6.5 
4,4

Трубы ТБПВ

Гладкая  часть трубы

Трубы с блокирую 
щими поясками 
Трубы легкосплавны е

114
146
140
146
114
89

140

36Г2С

36Г2С
3672С
Д16-Т

к
Д

д

500
380
500
380
500
500
330

90
10

115
120
75
75
30

3.4 
2,6
5.2
5.2
5.4

Амплитуда напряжения, возникающая в резьбе бурильных 
труб в результате  изгиба, определяется по формуле [40]:

а а =  л2£//72^Г„з, (V-19)
где е  — модуль упругости материала труб, Па; / — осевой момент 
инерции сечения труб, м4; /— стрела прогиба бурильной колонны, 
м; Ь — длина полуволны изогнутой бурильной колонны, м; 
осевой момент сопротивления сечения в основной плоскости 
резьбы, м 3.

Стрела прогиба
/ = 1 , 1 (0 д - 0 )/2 ,

где Од — диаметр  долота; / )— диаметр бурильной трубы.
Длина полуволны изогнутой бурильной колонны определяется 

по формуле Г. М. Саркисова [40].

I  = —  V  0-52 + д/0-2522 +  0,2/со2/<7 (У.20)
со

где со — у гл о в ая  скорость бурильной колонны; г  — координата 
рассматриваемого сечения, отсчитываемая от плоскости раздела 
сжатой и растянутой частей бурильной колонны, м; ц — вес 1 см 
трубы, д аН ; / — осевой момент инерции сечения труб, см4:

/ =  - Л -  (О4— й4) да 0,05 (О4 — #).
64

(Д и с! — наружный и внутренний диаметры трубы).
В табл. У .8 приведены значения предела выносливости бу



рильных труб по данным натурных испытаний. При отсутствии 
опытных значений пределы выносливости труб определяют по 
расчетно-экспериментальным данным.

Сопротивление усталости резьбовых соединений считается 
обеспеченным, если запасы прочности составляют: па = 2,5ч-4 и 
П ш а х =  1 , 2 5 2 , 5  [33].

Глава VI
ОБСАДНЫЕ КОЛОННЫ

§ 1. НАЗНАЧЕНИЕ, КОМПОНОВКА, ОСНОВНЫЕ ТРЕБО ВА Н И Я

Обсадные колонны используются для закрепления стенок сква 
жины, сложенных недостаточно устойчивыми горными породами, 
разобщения различных пластов и создания долговременного к а 
нала для  извлечения нефти и газа  из скважины. Обсадные ко
лонны могут служить каналом для нагнетания в скваж и н ы  ж ид
кости и газа . По назначению обсадные колонны подразделяются 
на:

направление — первая колонна труб, предназначенная для з а 
крепления устья скважин от обрушения и р азм ы ва  промывочным 
раствором, поступающим в процессе бурения из скваж и н ы  в си
стему циркуляции;

кондуктор — колонна труб для  разобщения верхних разрезов 
горных пород, изоляции водосодержащих горизонтов от загр яз 
нения, монтажа противовыбросового оборудования и подвески 
последующих обсадных колонн;

промежуточные колонны для  разобщения несовместимых по 
условиям бурения пластов, вскрываемых при углублении с к в а 
жины до проектной глубины;

эксплуатационную колонну — последняя колонна труб, пред
назначенная для разобщения продуктивного п ласта  от всех ос
тальных пород и извлечения нефти или газа  в процессе эксп луа
тации скважины.

В тяж елых условиях бурения (искривление ствола, большое 
число рейсов) используются специальные виды промежуточных 
обсадных колонн — поворотные или сменные.

Обсадная колонна собирается из последовательно свинченных 
обсадных труб. После спуска в скважину затрубное простран
ство колонны закрепляется цементным раствором. Д л я  долговре
менной эксплуатации скваж ин обсадные колонны долж ны  обла
дать герметичностью, достаточной прочностью и износостойкостью 
Важно, чтобы эти качества сочетались с легкостью и эко
номичностью обсадных колонн. Переход к бурению скваж ин м а 
лого диаметра с минимальными зазорами м еж д у  муфтами обсад
ных труб и стенками ствола скважины, а т а к ж е  расширение 
производства высокопрочных труб будут способствовать макси-

89



маЛьному облегчению обсадных колонн и благодаря этому по
зволят существенно улучшить технико-экономические и качест
венные показатели  буровых установок за счет представляющейся 
возможности снижения допускаемой нагрузки на крюке.

§  2. О Б СА Д Н Ы Е  ТРУБЫ

О бсадные трубы  изготовляют из бесшовных стальных труб, на 
концах которых нарезают коническую соединительную резьбу. 
В отличие от бурильных концы обсадных труб не высаживаются, 
и поэтому их прочность на растяжение лимитируется прочностью 
резьбы.

ГОСТ 632—80 на обсадные трубы предусматривает их произ
водство в д в у х  исполнениях А и Б, отличающихся точностью и 
качеством изготовления. Обсадные трубы различаются такж е  по 
типу соединения, диаметру и толщине стенки трубы, группе проч
ности стали  и виду муфт.

По типу соединения предусмотрены пять разновидностей об
садных труб :

трубы с короткой треугольной резьбой и муфты к ним;
трубы с удлиненной треугольной резьбой и муфты к ним — У;
трубы с трапецеидальной резьбой и муфты к ним — ОТТМ;
трубы с высокогерметичными соединениями и муфты к ним — 

ОТТГ;
трубы безмуфтовые раструбные — ТБО.
В соединении всех разновидностей труб по ГОСТ 632—80 

резьба имеет конусность 1 : 16. Треугольная резьба имеет форму и 
размеры , соответствующие показанным на рис. У .6, а (шаг 
3,175 мм, угол  профиля 60°). Посадка резьбы осуществляется по 
боковым сторонам профиля. При свинчивании труб с муфтами 
применяются смазки или другие уплотнители, обеспечивающие 
герметичность соединения и предохраняющие его от задиров и 
коррозии.

Соединения с удлиненной резьбой обладают большей герме
тичностью и сопротивлением растяжению и применяются в тру-

Рис. VI. 1. Т рапецеидальная резьба обсадны х труб:
а  — муфта ОТТМ и О'ГТГ и растянутый конец трубы ТБО; б  — труба ОТТМ и ОТТГ и нип
пельный конец трубы  ТБО; 1 — ось резьбы муфты ОТТМ и ОТТГ и раструбного конца 
трубы  ТБО; 2  — линия, параллельная оси резьбы муфты ОТТМ и ОТТГ и раструбного 
конца трубы  ТБО; 3 — ось резьбы трубы ОТТМ и ОТТГ и ниппельного конца трубы ТБО; 
4 — линия, п араллельн ая оси резьбы трубы ОТТМ и ОТТГ и ниппельного конца трубы ТБО



бах диаметром до 245 мм. Трубы с удлиненной резьбой обычно 
используются в верхних более нагруженных секциях обсадных 
колонн.

В соединении труб ОТТМ, ОТТГ и ТБО применяется трапеце
идальная резьба, имеющая некоторые отличия от применяемой 
в бурильных трубах с коническими стабилизирующими поясками. 
Форма профиля трапецеидальной резьбы обсадных труб пока
зана на рис. VI. 1, а размеры приведены ниже.

Ш аг резьбы Р, мм ................................................................ 5 ,08
Высота профиля Л], м м ......................................................  1 ,6 0± 0 ,03
Угол наклона а * ,  градус .................................................  13
Угол наклона стороны профиля

ах ............................................................................................. 3 °±  1° (исполнение А)
3°± 1°30 (исполнение Б)

а 2 ............................................................................................. 10°± 1° (исполнение А)
10°± 1°30 (исполнение Б)

Ширина вершины профиля Ь, мм .............................. 2 ,29
Ширина впадины профиля Ьи мм ..............................  2 ,4 3 + 0 ,0 5
Радиус скругления профиля, мм:

г ............................................................................................. ............................ 0 ,2 0 + ° ’05
т~1 ......................................................................................................................... 0 ,8 0 + ° '05
г2 ............................................................................................. ............................0 ,2 0 _ 0>05
гз ...................................................................................................0>80—о,05

Угол наклона ср .................................................................... .............................1°47'24"
Конусность 21д ф ..................................................................... 1 : 16

Прочность на растяжение в соединениях с трапецеидальной 
резьбой в 1,5—2 раза выше, чем с треугольной. В ы сокая  сопро
тивляемость растяжению обеспечивается уменьшением у гл а  на
клона (3°) стороны профиля, что способствует более благоприят
ному распределению напряжений в резьбовой части трубы. Это 
позволяет при одинаковом запасе прочности использовать обсад
ные трубы с меньшей толщиной стенки (на 1—2 мм) по сравне
нию с трубами, имеющими треугольную резьбу. Вследствие уве
личения шага число оборотов, необходимое для свинчивания труб 
с трапецеидальной резьбой, уменьшается примерно в 2 раза .

Трубы ОТТМ предназначены для использования в верхних 
секциях обсадных колонн.

Трубы ОТТГ и ТБО обладают высокой герметичностью соеди
нения и предназначены для крепления глубоких и сверхглубоких 
скважин с давлением газа до 50 МПа. Повышение герметичности 
соединения этих труб обеспечивается коническими уплотнитель
ными поверхностями, расположенными за резьбой со стороны 
меньшего диаметра. Кроме того, в соединении предусмотрен кон
такт по внутренним упорным торцам, обеспечивающий беззазор
ную стыковку труб. Трубы ОТТГ и ТБО различаются концевыми 
участками: ОТТГ — гладкие с муфтами, ТБО — безмуфтовые, 
имеющие на одном конце наружную вы садку под муфтовую 
резьбу соединения.

Трубы исполнения А и Б изготовляются длиной от 9,5 до 13 м. 
В партии труб исполнения Б допускается до 20 % труб длиной от



8 до 9,5 м и не более 10 % труб длиной от 5 до 8 м. Длина обсад
ных труб определяется расстоянием между ее торцами, а при на
личии навинченной муфты — расстоянием от свободного торца 
муфты до конца сбега резьбы противоположного конца трубы.

Согласно ГОСТ 632—80, обсадные трубы изготовляются диа
метром от 114 до 508 мм. В зависимости от диаметра труб тол
щина их стенок изменяется от 5,2 до 16,5 мм. Муфты имеют нор
мальный и уменьшенный наружный диаметр. Специальные муфты 
с уменьшенным наружным диаметром выпускают только для 
труб  исполнения А. Резьба и уплотнительные конические рас
точки муфт должны быть оцинкованы или фосфатированы.

Обсадные трубы и муфты изготовляют из стали одной и той же 
группы прочности. По требованию потребителей специальные 
муфты с уменьшенным наруж ным диаметром к трубам ОТТМ и 
ОТТГ изготовляют из стали, группа прочности которой на одну 
группу выше, чем у трубы. Механические свойства сталей, при
меняем ы х для  изготовления обсадных труб, приведены ниже.
Г рупп а прочности стали . . . Д К Е Л М Р Т
Временное сопротивление а в , 
М П а, не менее ............................. 655 (637) (687) 689 758 862 1000 1103
П редел текучести  сгт , МПа: 

не менее .................................. 379 (373) (490) 552 655 758 930 1034
не более .................................. 552 — 758 862 965 1137 1241

Относительное удлинение б6, 
% , не менее .................................. 14,3 (16) (12) 13 12,3 10,8 9,5 8,5

П р и м е ч а н и я :  1. Значения п оказател ей  механических свойств , в зяты е в скобки , 
о тн о сятся  к  тр уб ам  исполнения Б. 2. М ассо вая  доля серы и фосфора в стали  не долж на 
бы ть более 0,045% каж до го .

К обсадным трубам и муфтам предъявляются следующие ос
новные требования:

предельные отклонения по наружному диаметру труб всех ус 
ловных диаметров + 0 ,75%  (исполнение А); с условным диамет
ром до 219 мм включительно ± 1 % (исполнение Б ) ;  с условным 
диаметром больше 219± 1 ,25%  (исполнение Б );  предельные от
клонения по толщине стенки-— 12,5 %;

предельные отклонения по наружному диаметру муфт ± 1 %, 
но не более + 3  мм, специальных муфт ±0,8 % и —0,4 мм; 

предельное отклонение по длине муфт ±3 мм.
Трубы и муфты к ним из сталей группы прочности К и выше 

подвергаются термической или термомеханической обработке. 
Трубы ТБО всех групп прочности подвергаются термической об
работке после высадки раструбного конца.

Трубы с навинченными муфтами, а такж е раструбные безмуф- 
товые трубы  должны вы держ ать  испытание внутренним гидрав
лическим давлением согласно условию

р =  Ъ;ЯЮ, (VI. 1)

где р — давление испытания, М Па; 5 — номинальная толщина 
стенки, мм ; — допускаемое напряжение, МПа; £> — номиналь
ный наружный диаметр трубы, мм.



Допускаемое напряжение принимается:
для труб исполнения А с условным диаметром 273 мм и более 

Я = 0,6 от т 1п‘> для остальных труб этого исполнения ^  = 0,8 а тпип;
для труб исполнения Б с условным диаметром 219 мм вкл ю 

чительно /? = 0,8 а Тш1п, более 219 мм ^  = 0,6 а т т т .
Д ля труб, у  которых давление ограничивается прочностью 

муфт, величина испытательного давления

р =  0,8сгт пипфм—йр)Юи, (\^1.2)

где Д м — номинальный наружный диаметр нормальной и специ
альной муфты, мм; ¿р — наружный диаметр резьбы муфты в пло
скости торца трубы после свинчивания на муфтонаверточном 
станке, мм; сгт тш — минимальный предел текучести, МПа.

Величина испытательного давления для всех труб у к а з а н а  
в ГОСТ 632—80.

§ 3. КОНСТРУКЦИЯ СКВАЖИНЫ И Д И А М ЕТРЫ  
ОБСАДНЫХ КОЛОНН

Основные конструктивные параметры скважин — число и д и а 
метр обсадных колонн, глубина их спуска, диаметр долот, кото
рые необходимы для бурения под каж дую  обсадную колонну, 
а такж е  высота подъема цементного раствора в затрубном про
странстве.

Конструкции скважин разрабатываю тся с учетом следую щ их 
основных факторов:

геологических особенностей залегания горных пород, их фи- 
зико-механических характеристик, наличия' флюидосодержащих 
горизонтов, величины пластовых давлений и температур, а т а к ж е  
давления гидроразрыва проходимых пород; 

назначения и цели бурения скважины;
уровня организации техники, технологии бурения и геологиче

ской изученности района буровых работ;
предполагаемого метода заканчивания скважины; 
уровня квалификации буровой бригады и организации м а т е 

риально-технического обеспечения; 
способа бурения скважины;
способов и техники освоения, эксплуатации и ремонта скваж и н . 
Н аряду с технологическими, эксплуатационными и эконом и 

ческими факторами при выборе и расчете конструкции ск в аж и н  
необходимо учитывать параметры и режимы работы буровы х м а 
шин, обеспечивающих бурение и крепление скважины. Н ед о 
оценка этого фактора приводит к неоправданному увеличению 
мощности буровых лебедок, насосов, ротора, забойных д в и г а т е 
лей, а т ак ж е  грузоподъемности выш ек и талевой системы. В р е 
зультате возрастает масса буровых комплексов, ухудш аю тся  их 
транспортабельность и монтажеспособность, увеличиваю тся 
материальные и трудовые затраты , связанные с ремонтом и т е х 



ническим обслуживанием. Поэтому одно из важ ны х направлений 
совершенствования конструкций скважин — уменьшение диамет
ров, а следовательно, и веса  обсадных колонн за счет уменьше
ния конечного диаметра скважины, рационального сочетания диа
метров обсадных колонн и долот, использования в компоновках 
промежуточных и эксплуатационных колонн высокопрочных об
садн ы х  труб с муфтами уменьшенного диаметра и безмуфтовых 
обсадных труб.

Основой выбора конструкции скважины является диаметр 
эксплуатационной колонны, назначаемый в зависимости от ожи
даем ого  дебита нефти или г а з а  и возможности выполнения гео
физических, ремонтных, ловильных работ, а т а к ж е  монтажа и 
технического обслуживания скважинного оборудования для меха
низированной добычи нефти. В разведочных скваж инах диаметр 
эксплуатационной колонны определяется по числу промежуточ
ных обсадных колонн и с учетом требований, обеспечивающих из
влечение качественного кернового материала и испытание вскры
ты х  объектов на приток. С уменьшением диаметра эксплуата
ционной колонны уменьшаются диаметры промежуточных колонн, 
кондуктора, направления, используемых долот.

Одновременно следует учитывать, что сопротивление труб на
р уж н ом у и внутреннему давлению возрастает с уменьшением их 
диаметра . Поэтому м асса и стоимость обсадных колонн малого 
ди ам етра  снижаются при уменьшении как  диаметра, так  и тол
щины стенки и группы прочности используемых труб. При строи
тельстве скважин малого диаметра экономятся энергия, металл, 
цемент, буровой раствор, химические реагенты, утяжелитель. У ка
занные и некоторые другие преимущества скважин малого диа
метра приобретают особую важность при кустовом бурении на 
море и суше.

Уменьшение диаметра скважин позволяет сократить расстоя
ние м еж ду  их устьями и увеличить число скважин на одном 
кусте , в результате чего снижаются затраты на строительство 
морских оснований и обустройство площадей для бурения и экс
плуатации нефтяных и газовы х скважин. Так, в Каспийском море 
(Б ан ка  Д арвина) с индивидуального морсфго основания вместо 
обычных 16—24 были пробурены 32 скважины малого диаметра.

Диаметр долот для  бурения под обсадную колонну выбирают 
в зависимости от диаметра муфты используемых обсадных труб:

Од =  Ям + Лк, ^1 .3 )

где  Од — диаметр долота; — диаметр муфты обсадной трубы; 
Дк — диаметральный зазор м еж ду  стволом скважины и муфтами 
обсадных труб.

Зазор м еж ду  стволом скважины и диаметром муфт должен 
быть достаточным для  беспрепятственного спуска обсадной ко
лонны. Величина зазора выбирается в зависимости от диаметра 
обсадной колонны с учетом глубины ее спуска, искривленности
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Т а б л и ц а  VI.  1

Диаметр, мм
Диаметраль

ный зазор, 
мм

Диаметр, мм
Д иаметраль

ный зазо р , 
ммобсадной

колонны
муфты обсад

ных труб
обсадной 
колонмы

муфты обсад
ных труб

114 133 15 245 270 30
127 146 15 273 299 35
140 159 20 299 324 35
146 166 20 324 351 45
168 188 25 340 365 45
178 196 25 351 376 45
194 216 25 377 402 50
219 245 30 377 50

ствола, устойчивости стенок скважины и других  факторов. Опыт 
бурения, накопленный за последние годы, свидетельствует о с т р е 
млении уменьшить зазор между стволом скважины и муф тами 
обсадных колонн. Обсадные колонны диаметром 114—219 мм у с 
пешно спускают в скважины при диаметральных зазорах 6— 
18 мм. Вследствие уменьшения диаметральных зазоров дости 
гается дополнительная экономия средств, расходуемых на строи
тельство скважин. Этому ж е  способствует применение безмуфто- 
вых обсадных труб и сварных колонн.

В табл. VI. 1 приведены наибольшие значения диаметральных 
зазоров м еж ду стволом скважины и муфтами обсадных труб, р е 
комендуемых на основе опыта бурения в Азербайджане.

Диаметры промежуточной колонны, кондуктора и н ап р авл е
ния определяют по диаметру долота для  бурения под последую
щую колонну. Так, диаметр промежуточной колонны выбирают 
по диаметру долота для бурения ствола скваж ины  под э к с п л у а т а 
ционную колонну. При этом внутренний диаметр промежуточной 
колонны должен быть больше диаметра долота, выбранного д л я  
бурения ствола скважины под эксплуатационную колонну, чтобы 
обеспечить возможность его спуска на забой для дальнейшего 
углубления скважины. В соответствии с этим внутренний диам етр  
каждой ранее спускаемой колонны определяется из условия

¿  = Од +  Д, 0^1.4)

где ¿  — наименьший внутренний диаметр обсадной трубы; £ д — 
диаметр долота для бурения ствола под последующую колонну 
обсадных труб; Л — зазор между внутренним диаметром о б са д 
ной трубы и долотом.

С учетом допусков на диаметры обсадных труб и долот в ели 
чина зазора А должна быть не менее 4—6 мм и не более 10— 
20 мм [34]. По полученному результату из ГОСТ 632—80 вы би 
рают обсадную трубу, минимальный внутренний диаметр которой 
наиболее близко соответствует расчетному. На рис. VI.2 приве-
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Рис. V I.2. Н омограмма для выбора диаметров обсадных труб и долот:
Обсадные трубы: а  — гладки е безмуфтовые ОГ/м; б  — с высокогерметичными соединениями 
ОТТГ (ГОСТ 632—80); в  — безмуфтовые раструбные с высаженными концами ТБО-4; г  — 
безмуфтовые с высадкой на одном конце ТБО (ГОСТ 632—80); д  — с трапецеидальной резь
бой ОТТМ (ГОСТ 632—80); е  — с треугольной резьбой (ГОСТ 632—80); Л — долота, прохо
дящ ие через отверстие тр уб ; Б  — долота, обеспечивающие зазор м еж ду стенкой скважины 
и резьбовым соединением труб ; В  — несовместимые долота и трубы

дена номограмма для выбора диаметров обсадных колонн и до
лот, используемых при разработке технических проектов на буре
ние нефтяных и газовых скважин [41].



Обсадные колонны рассчитывают на прочность согласно инструк
ции, разработанной ВНИИТнефтью [16]. Наблюдения показы 
вают, что обсадные колонны разрушаются под действием избы
точных внутренних и наружных давлений, а т а к ж е  собственного 
веса. Распространены повреждения обсадных колонн вследствие 
их протирания бурильными трубами при роторном бурении и н а 
рушения герметичности резьбовых соединений.

Прочность обсадных колонн рассчитывается по следующим 
условиям:

на внутреннее давление
n =  p Jp B> [n ]; (VI.5)

на наружное давление
5  =  ркр/рн >  [S]; (VI.6)
на растяжение
K =  pcr/G>[k), (VI .7)

где рт, ркр, рст — предельные внутреннее и наружное давления, и 
растягивающая нагрузка обсадной колонны; рв, рп, G — избыточ
ные внутреннее и наружное давления, растягиваю щ ая нагрузка ; 
п, S, k — запасы прочности по внутреннему, наруж ному давлению 
и растягивающей нагрузке; [я], [S], [k] — допускаемые запасы 
прочности обсадных колонн по внутреннему, наружному д а в л е 
нию и растяжению.

Допускаемые запасы прочности, регламентированные инструк
цией по расчету прочности обсадных колонн, приведены 
в т а б л ^ 1.2 .

Предельное внутреннее давление, характеризующее сопротив
ляемость трубы внутреннему давлению, определяется по д а в л е 
нию, при котором напряжения в меридиональном сечении трубы 
достигают предела текучести. Величина этого давления, з ави ся 
щая от диаметра, толщины стенки и м атериала  трубы, вычисля
ется по формуле

pT =  28orc/D, (VI .8)

где Ô — номинальная толщина стенки трубы, мм; а т — предел 
текучести материала труб, МПа; D — наружный диаметр трубы, 
мм; с — коэффициент, учитывающий допускаемое по ГОСТ 
632—80 отклонение толщины стенки трубы от номинального зн а 
чения (с = 0,875).

Сопротивление трубы внутреннему давлению, согласно фор
муле (VI.8) ,  возрастает с уменьшением диам етра  и увеличением 
толщины стенки и прочности материала труб. Предельные вн ут
ренние давления обсадных труб, рассчитанные по формуле (VI.8) ,  
приводятся в справочниках по трубам нефтяного сортамента и 
в других литературных источниках [40, 42].
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Э к сп л уат ац и о н н ая  иолонна П ромежуточная колонна

К о н стр укц и я  
и усл о ви я  эксп л уатац и и

Запас
прочно

сти
К онструкция 

и услови я эксплуатации
Запас

прочно
сти

По внутреннему давлению [п\
Диаметр труб  114— 219 мм 1 1,15 I Диаметр трубы 114— 219 мм 1,15
Диаметр труб  >  219 мм | 1,52 | Диаметр трубы >  219 мм 1,52

По наружному давлению [5 ]

Секции труб , находящ иеся 1— 1,3 Все секции 1,10
в зоне эксплуатационного гори
зонта (в зависимости от устой
чивости коллектора)
Остальные секции колонны 1,0

Н апряжение в сечении ко
лонны от собственного ве

са >  0,56

1,1

По растяжению от  собственного веса [k]

Вертикальная скваж и н а
Диаметр труб  114— 168 мм, 
длина колонны до 3000 м

1,15 Диаметр труб 114— 168 мм, 
длина колонны до 3000 м

1,15

То ж е, длина колонны 
>  3000 м

1.3 Диаметр труб 178—245 мм, 
длина колонны до 1500 м

1,3

Диаметр труб  178— 219 мм, 
длина колонны до 1500 м

1,3 Диаметр труб 178—245 мм, 
длина колонны >  1500 м

1,45

То ж е, длина колонны 
>  1500 м

1,45 Диаметр труб  273—324 мм, 
длина колонны до 1500 м

1,45

Наклонная скваж и н а
Диаметр труб  114— 168 мм, 
длина колонны до 3000 мм

1,3 Диаметр труб 273—324 мм, 
длина колонны >  1500 м

1,6

То ж е , длина колонны
>  3000 м
Диаметр труб  178— 219 мм, 
длина колонны до 1500 м 
То ж е, длина колонны
>  1500 м

1,3

1.45

1.45

Диаметр труб  >  324 мм, 
длина колонны >  1500 м

1,75

Предельное наружное давление называется критическим и х а 
рактеризуется давлением, при котором напряжение в сечении 
трубы достигает предела текучести. Критическое давление опре
деляется экспериментально либо по формуле Г. М. Сарки
сова [40].

ЛР -  1. {П,  +  ( '  +  2р, Кш|п )  -  

-  л/Ь+«2р(1 + ̂ ) 1 - 4£̂ »} • <У19>
где <тр — предел пропорциональности, который для трубных ста 
лей принимается равным пределу текучести, МПа; ¿  — модуль 
упругости, 2,1 • 105 МПа; К т 1п=Ьтт/В; Ко=&о/В\ р=бо/бт1п; 
6пнп = 0,875 б; б о = 0,905 б; р = 1,034; е — овальность трубы, наи
большее расчетное значение которой для  труб диаметром (в мм) 
составляет: 114—219—0,01, 245—324—0,015; свыше 324—0,02.
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Критические давления обсадных труб, вычисленные по фор
муле (VI.9), приводятся в литературе [42]. С м яти е  трубы проис
ходит при давлениях, превышающих критическое на 10— 18% .

Предельная растягивающая нагрузка н азы вается  страгиваю 
щей и определяется нагрузкой, при которой напряжение в основ
ной плоскости резьбы достигает предела текучести . Страгиваю 
щая нагрузка обсадной трубы (в МН) определяется по формуле

г) лЕ)пЬО'гРст= ------------------------------ , (у 1ло)
1 +  (а  +  ф)

где Д) — средний диаметр сечения в основной плоскости резьбы 
(первой полной нитки), м; £>о = /?—2/^—Ь; — глубина резьбы, 
м; Ь — толщина стенки трубы в основной плоскости резьбы, м;
11 = 6/(6 + & )— коэффициент разгрузки; / — длина резьбы д о ’ ос
новной плоскости, м; а  — угол между опорной поверхностью 
резьбы и осью трубы; ф — угол трения (принимается ф = 7°);

Значения страгивающих нагрузок обсадных труб, вычислен
ные по формуле (VI. 10), приводятся в литературе [42].

Избыточные давления вычисляют по наиболее опасному соче
танию внутренних и наружных давлений, действующих на обсад
ную колонну при опробовании, эксплуатации и ремонте сква 
жины.

Избыточное наружное давление для первых разведочных сква
жин определяют по формулам:

при расчете колонн нефтяных скважин

рн =  р£г при 0 <  2 <  Я; (VI.11)
Р>. =  £[РР2—р (г— Я)] при (VI.12)

при расчете колонн газовых скважин

Рн = £рРг —рт1п при 0 < г < Я .  (VI. 13)

Здесь Н расстояние от устья до уровня жидкости в колонне, м; 
г расстояние от устья скважины до рассчитываемого сечения, м; 
Ь глубина скважины, м; рт1п — наименьшее внутреннее давле
ние в газонефтяной или газовой скважине при окончании эксплу
атации, Па; рр — плотность бурового раствора за  колонной, кг/м3; 
Р плотность жидкости внутри колонны, кг/м3; g  — ускорение 
свободного падения, м/с2.

Внутреннее наименьшее давление принимают по устьевому и 
забойному давлению в конце эксплуатации скваж ин ы , а распре
деление давления по длине колонны принимается линейным. Из
быточное наружное давление в незацементированных и зацемен
тированных зонах с учетом пластового давления для  достаточно 
изученных районов рассчитывают по уточненным геологическим 
данным.



Растягиваю щ ую  нагрузку от собственной массы спущенной 
колонны определяют по формуле

m
G = Z  hqtg. (VI .14)

t=l
где m — число секций обсадной колонны; /,■— длина i-й секции 
обсадной колонны, м; — теоретическая масса 1 м труб в i-й 
секции обсадной колонны (приводится в справочниках по обсад
ным тр уб ам ) ,  кг.

Конструкция колонны состоит из отдельных секций труб, удо
влетворяющих условию равнопрочности. Д ля  выбора равнопроч
ных секций эксплуатационную обсадную колонну рассчитывают 
в следующем порядке.

1. По формулам (VI.11) — (V I .13) находят наружные избыточ
ные давления при глубинах 2 = 0, z = Н и z = L и строят эпюру 
действующих по длине колонны наружных давлений.

2. По табл . VI.2 принимают запас прочности [S i]  по н аруж 
ному давлению  р нi и затем по справочным данным выбирают для 
I секции обсадную трубу, критическое сминающее давление кото
рой удовлетворяет условию (VI.6 ) :  pKpi = £V [Si].

3. З а д а в а я с ь  длиной I секции 1\, которая должна быть равна 
высоте эксплуатационного горизонта, по эпюре либо по форму
лам (VI.11) — (VI. 13) определяют наружное давление рни на ниж
нем конце II секции, т. е. на глубине L2 = Li—U, где Li = L — 
длкна колонны от устья до башмака.

Вес I секции G\ = Uqig, где qt — теоретическая масса 1 м труб
I секции, кг.

4. Приняв запас прочности для остальных секций труб [S], 
выбирают трубы  для II секции по условию: Р кри^Рнп [5 ] .

5. Д л я  определения длины II секции предварительно выби
рают трубы  III секции. Вследствие сравнительно меньшей глу
бины подвески критическое давление труб III секции Ркрш<Ркрп- 
Исходя из Ркр h i , можно вычислить предельную глубину спуска 
труб III секции по формуле

_ Ркр. I I l/ [^ ]  #
3 (Рр — Р) 8

Длина II секции колонны l2 =  L2—Ls; вес II секции G2 = l2q2g.
6. Д л я  определения длины III секции h  необходимо выбрать 

трубы IV секции, определить pKpiv по таблице и рассчитать пре
дельную глубину их спуска:

г  Ркр. i y / [ S ]  —  p g t f

4 (Рр —  р) 8

Длина III секции колонны /з==^4—^з; в Ш секции Gz = hqzg-
7. Аналогично рассчитывают длины последующих верхних сек-

i
ций колонны, пока £



Если окажется близкой к Р СТу то длину ¿-и секции оп
ределяют из расчета на растяжение по условию (VI.7) :

Щ  =  1р ст ‘ 1 =  (/191 +  кУг +  • • • +  +  /¿<7

откуда
I ... [P c t.i1  (^1?1 +  1-гйг +  • • • +  Ь—1<?1—>)й_  . ------------ '

ЯШ

где Р ст г — страгивающая н агрузка  труб ¿-й секции; [к\ —  запас 
прочности по растяжению (принимается по табл. VI.2 ) ;  [Я стг] _  
допускаемая страгивающая нагрузка  труб г'-й секции.

Секция г разделяет колонну на две  части, из которых ниж няя 
рассчитана по наружному давлению, а верхняя — на растяжение. 
Прочность труб (г'+1 )-й и последующих секций по мере прибли
жения к устью должна возрастать вследствие увеличения собст
венного веса колонны.

8. Д ля  определения длины (г'+1)-й секции выбирают трубы 
этой секции, имеющие страгивающую нагрузку Р Ста+\). Д лина 
(»+ 1 )-й секции

7 _ [Р ст(/+ 1)1— [Р ст .]
4 + 1 --------------------------------------------------- ,

так как  согласно предыдущему

[Рст ¡] =  (1^1 +  + .  . . +  £■

^Аналогично рассчитывают длины последующих верхних сек 
ций, пока общая длина всех секций не станет равной длине про
ектируемой обсадной колонны:

¿ ' = ¿ 1 + ^ 2  +  - ■ • / ¿ + -  . . 1т .

Общий вес колонны

О  =  (¿1<71 +  +  ■ • • + / ¡ < 7 ;  +  . . . 1т Я т )ё -

Рассмотренная методика применима для расчета прочности 
промежуточной обсадной колонны. При отсутствии наружного из
быточного давления эту колонну рассчитывают по растяги ваю 
щей нагрузке и внутреннему избыточному давлению. У устья с к в а 
жины и над башмаком промежуточной колонны устанавливаю т 
100— 150 м труб с толщиной стенки 10 мм и более д л я  п р ед у 
преждения протирания труб в процессе бурения и спуско-подъем- 
ных операций. Пример расчета обсадных колонн приведен 
в табл. ЗП приложения.



Глава VII
БУРОВЫЕ РОТОРЫ

§  1. ОБЩ ИЕ СВЕДЕНИЯ

Буровой ротор, сокращенно называемый ротором или^ вращате
лем, предназначен для выполнения следующих операций:

вращения поступательно движущейся бурильной колонны 
в процессе проходки скважины роторным способом;

восприятия реактивного крутящего момента и обеспечения 
продольной подачи бурильной колонны при использовании забой
ных двигателей;

удерж ан и я  бурильной или обсадной колонны труб над устьем 
скваж ин ы  при наращивании и спуско-подъемных операциях;

проворачивания инструмента при ловильных работах и других 
осложнениях, встречающихся в процессах бурения и крепления 
скваж ины .

Роторы относятся к числу основных механизмов буровой уста 
новки и различаются по диаметру проходного отверстия, мощно
сти и допускаемой статической нагрузке. По конструктивному ис
полнению роторы делятся на неподвижные и перемещающиеся 
возвратно-поступательно относительно устья скважины в верти
кальном направлении.

Привод ротора осуществляется посредством цепных, кардан
ных и зубчатых передач от буровой лебедки, коробки перемены 
передач либо индивидуального двигателя. В зависимости от при
вода роторы имеют ступенчатое, непрерывно-ступенчатое и непре
рывное изменение скоростей и моментов вращения. Д ля  воспри
ятия реактивного крутящего момента они снабжаются стопор
ными устройствами, установленными на быстроходном валу  либо 
столе ротора. Подвижные детали смазываются разбрызгиванием 
и принудительным способом. Поставляются роторы в двух испол
н ен и ях— с пневматическим клиновым захватом ПКР для удер
ж ан и я  труб и без ПКР.

Конструкция ротора долж на обеспечить необходимые удобства 
д л я  высокопроизводительного труда и отвечать требованиям на
дежности и безопасного обслуживания. При этом габариты ро
тора должны быть ограничены площадью, отводимой для его ус
тановки на буровой площадке. Роторы, используемые в буровых 
устан овках  различных классов и модификаций, должны быть 
максимально унифицированы по техническим параметрам и кон
струкции.

§  2. УСТРОЙСТВО И УСЛОВИ Я РАБОТЫ

В буровых установках для  эксплуатационного и глубокого разве
дочного бурения используются роторы, неподвижно устанавли
ваем ы е  над устьем скважины. По конструктивной схеме они



Рис. VII . ! .  Буровой ротор УР-560

напоминают конический редуктор, ведомый вал которого вы п о л 
нен в виде вертикального полого цилиндра. Типовая конструкция 
ротора (рис. V II .1) состоит из станины 9 и стола 2, приводимого 
во вращение от быстроходного в ал а  7 при помощи конических 
шестерни 10  и колеса 6. Межосевой угол передачи составляет 90° 

Станина ротора в большинстве случаев выполняется литой из 
конструкционных нелегированных сталей. Форма и геометриче
ские размеры ее определяются конструктивными, эксплуатацион
ными, технологическими и эстетическими требованиями. В с т а 
нине имеются горизонтальная и вертикальная расточки для  р а з 
мещения быстроходного вала и стола ротора. Толщина ее стенок 

сШ мм. Следует иметь в виду, что увеличение толщины стенок 
приводит к неоднородности микроструктуры металла из-за воз-



растающей разности скоростей охлаждения сердцевины и поверх
ностного слоя отливки. Поэтому для получения качественных 
отливок толщина стенок станины ротора выбирается с учетом 
требований технологии литейного производства. Необходимую 
прочность и жесткость придают ребра на внутренних стенках ста
нины. В основании ее имеются отверстия для стропов, используе
мых для  перемещения ротора в подвешенном состоянии.

Стол 2 ротора представляет собой полую стальную отливку 
с наружным диском, прикрывающим вертикальную расточку ста 
нины. В верхней части он имеет квадратное углубление для разъ
емного вкладыша (втулки) 4. В свою очередь, вкладыши имеют 
квадратное углубление для  зажима 5, переходящее в конус. При 
бурении во вкладыши вставляются квадратные либо роликовые 
заж имы  ведущей трубы, а при спуско-подъемных операциях 
клинья, удерживающие колонну труб над ротором. Разъемная 
конструкция вкладышей и зажимов обеспечивает установку их 
в ротор в тех случаях, когда его отверстие занято трубой. Втулки 
и зажимы удерживаю тся в роторе при помощи поворотных з а 
щелок. М еж ду заж имом  и ведущей трубой возникает трение 
скольжения, вызывающее износ поверхностей их контакта. При 
использовании роликовых зажимов ведущ ая труба перекатыва
ется по роликам, установленным на подшипниках качения, и бла
годаря этому ее износ значительно снижается.

Стол ротора с напрессованным коническим колесом устанав
ливается в вертикальной расточке станины на основной 3 и 
вспомогательной 12 опорах. В качестве опор используются упорно
радиальные шариковые подшипники, которые вследствие зеркаль
ного расположения и осевой затяжки способны воспринимать д в у 
сторонние осевые нагрузки.

На основную опору действуют собственный вес стола ротора 
и колонны труб, удерживаемой им при спуско-подъемных опе
рациях. В процессе бурения скважины бурильная колонна 
подвешивается к вертлюгу и на основную опору действуют соб
ственный вес стола и силы трения,| возникающие в результате 
скольжения ведущей трубы относительно зажимов 5 ротора. Под
шипники и стол ротора вращаются при роторном бурении и оста
ются неподвижными при спуско-подъемных операциях и бурении 
забойными двигателями, если не учитывать их вращения при пе 
риодическом проворачивании бурильнои колонны с целью преду
преждения прихватов.

На вспомогательную опору действуют усилие от предваритель
ного осевого натяга подшипника и случайные нагрузки от трения 
и ударов, возникающие при подъеме труб, долота и другого ин
струмента в результате их раскачивания и смещения относи
тельно оси стола ротора. Важное значение для нормальной ра
боты ротора имеет осевой предварительный натяг вспомогатель
ного подшипника. Правильно выбранный натяг обеспечивает 
плотное прилегание шариков к беговым дорожкам, уменьшает 
износ поверхностей качения, повышает долговечность и нагру-



жаемость подшипников, предупреждает вращение шариков под 
действием гироскопических моментов и благодаря этому сн и ж ае т  
коэффициент трения.

Чрезмерный натяг столь же опасен, к а к  и недостаточный, т а к  
как  вызывает защемление шариков, перегрузку поверхностей к а 
чения и повышенное тепловыделение. Н атяг  подшипника основ
ной опоры создается собственным весом стола ротора, а осевое 
его положение регулируется стальными прокладками 13, у с т а 
новленными под нижним кольцом основной опоры. Осевой н а т я г  
вспомогательного подшипника регулируется прокладками, ко то 
рые устанавливаются между нижним торцом стола ротора и 
фланцем 11, соединяемыми болтами.

Вследствие неизбежной несоосности центрирующих поверхно
стей стола и станины ротора шарики могут сместиться от оси 
симметрии беговых дорожек и в результате этого нарушится п р а 
вильная работа подшипников. Д ля  устранения несоосности цен 
трируется одно кольцо подшипника, а другое свободно п ерем е
щается по радиусу. Под действием нагрузки свободное кольцо 
самоцентрируется относительно шариков и благодаря этому о бес
печивается равномерное нагружение шариков, способствующее 
увеличению долговечности подшипника. Обычно свободное кольцо 
подшипника устанавливается в станине ротора.

Упорно-радиальные шариковые подшипники выбираются по 
диаметру проходного отверстия стола ротора. Нагрузочная спо
собность подшипников заданного диаметра и типа зависит от их 
серии. В основной опоре стола ротора используются подшипники 
с шариками диаметром 63,5— 101,6 мм, а во вспомогательной 
опоре — подшипники более легких серий с шариками диаметром  
38,1—47,6 мм. Конические роликоподшипники, обладающие по 
сравнению с шариковыми более высокой несущей способностью, 
в опорах стола ротора используются в редких случаях. Это о б ус 
ловлено сравнительно высокой их стоимостью и повышенной ч у в 
ствительностью к перекосам, вызывающим резкое снижение ср о ка  
их службы. Относительное положение основной и вспомогатель
ной опор ротора может быть иным. Например, в роторе У Р -760  
вспомогательная опора устанавливается над основной.

Быстроходный вал с конической шестерней, закрепленной 
шпонкой, монтируется в стакане 8 и в собранном виде у с тан авл и 
вается в горизонтальную расточку станины. Стакан предохраняет 
станину от вмятин, образующихся при установке подшипников 
и их проворачивании под нагрузкой. Консольное расположение 
шестерни на быстроходном валу удобно для компоновки и сборки 
ротора. Однако при этом возрастают требования к жесткости  
вала, так  как  вследствие его деформации нарушается равном ер
ное распределение контактных давлений в зацеплении шестерни 
и колеса, что приводит к снижению их долговечности.

В этом отношении благоприятнее располагать шестерню м е ж д у  
двумя опорами. Однако, учитывая удобство монтажа и ремонта , 
быстроходные валы во всех конструкциях роторов изготовляются



с консольным расположением шестерни. При этом для снижения 
изгибающего момента шестерня максимально приближена 
к опоре вала. На наружном конце быстроходного вала установ
лена цепная звездочка 15  либо карданная муфта. Д ля безопас
ности и удобства обслуживания ротор закры вается крышкой 1.

При бурении забойными двигателями стол ротора стопорится 
и благодаря этому предотвращается вращение бурильной ко
лонны под действием реактивного крутящего момента. Стопоре- 
ние осуществляется фиксатором, который входит в радиальные 
пазы 14 диска стола ротора.

В роторе, изображенном на рис. VII.2, на быстроходном валу  
установлено колесо 14 с пазами для зацепления со стопором 13, 
передвигающимся в направляющих втулках  станины посредст
вом рукоятки 11. Последняя соединяется с валиком 12, имеющим 
шестеренку, которая входит в зацепление с зубьями стопора. Ше
стеренка удерж ивает стопор от вращения, а рукоятка 11 фикси
рует крайние его положения. Благодаря установке стопорного 
устройства на быстроходном валу крутящий момент, действую
щий на стопорное устройство, уменьшается. Однако коническая 
передача и подшипники ротора воспринимают действие реактив
ного момента, что приводит к снижению срока их службы.

В роторах сравнительно небольшой мощности трущиеся де
тали смазывают разбрызгиванием. При больших мощностях, вы
зывающих интенсивное тепловыделение, а такж е вследствие 
конструктивной компоновки ротора, затрудняющей смазку под
шипников и зубчатой передачи разбрызгиванием, применяют цир
куляционную систему смазки.

Подшипники быстроходного вала смазывают жидким маслом, 
заправляемым в стакан  через заливные отверстия. Уровень масла 
при заправке и эксплуатации контролируется с помощью жезло
вого маслоуказателя 7. Д ля  предотвращения вытекания масла 
наружная торцовая крышка стакана снабжена гребенчатым 
лабиринтным уплотнением. Внутренний торец стакана имеет 
крышку с отражательным диском, предохраняющим масло от з а 
грязнения промывочным раствором и продуктами износа, по
падающими в смежную масляную ванну, которая используется 
для  смазывания конической передачи и подшипников стола ро
тора.

Следует иметь в виду, что в конических подшипниках ролики, 
действуя подобно лопастям центробежного насоса, нагнетают 
масло в полость м еж д у  подшипником и крышкой, что приводит 
к дополнительной его утечке через уплотнение вала. Особенно 
ощутимо это проявляется в том случае, когда ролики расходятся 
в сторону уплотнения и оси их качения скрещиваются между 
подшипниками (Х-образная схема установки конических подшип
ников). Поэтому показанная на рис. VII.3 схема установки под
шипников 5, когда ролики сходятся в сторону уплотнения и оси 
их качения скрещиваются вне подшипников (О-образная схема), 
более предпочтительна. Д ля  предохранения подшипников от
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перегрева вследствие затруднительной циркуляции масла, нахо
дящегося в карманах, образованных подшипниками и уплотне
ниями крышек, в нижней части стакана имеются продольные к а 
налы 19 для выхода масла в масляную ванну стакана .

Центральная масляная ванна, образованная м еж ду  станиной 
и столом ротора, заправляется жидким маслом через заливное 
отверстие, которое закры вается пробкой с ж езловы м  указателем 
уровня масла. Д ля предохранения центральной масляной ванны 
от попадания промывочного раствора, разливаемого при спуско
подъемных операциях, м еж ду станиной и столом ротора имеются 
кольцевые лабиринтные уплотнения. Коническая зубчатая пара и 
подшипники стола смазываю тся разбрызгиванием масла, з а х в а 
тываемого шестерней при вращении. В связи с этим уровень 
масла в центральной ванне должен быть выше нижнего контура 
шестерни.

Смена масла производится после бурения каж дой  скважины и 
не реже чем через 2—3 мес. Д ля  слива отработанного масла в ос
новании корпуса имеются сливные пробки. Перед заливкой све
жего масла ванну необходимо промыть керосином. В тех случаях, 
когда вспомогательный подшипник располагается над зубчатым 
колесом, смазывать его разбрызгиванием затруднительно. В ро
торах такой конструкции для  смазывания вспомогательного под
шипника используют пластичное масло, заправляем ое ручным 
насосом через пружинную масленку.

В роторе, представленном на рис. VII.2, применяется цирку
ляционная система смазки подшипников и зубчатой пары с по
мощью плунжерного насоса 16, приводимого от эксцентричной 
втулки 15 на быстроходном валу  9. Насос забирает  масло из мас- 
лоотстойника А в станине ротора и по трубкам  5 через кран 17  
подает его на верхний подшипник 4. Часть м асл а  стекает на зуб 
чатый венец и смазывает зубчатую пару, а д р у г а я  часть прохо
дит по каналам и поступает на нижний подшипник 10, с которого 
стекает в масляную ванну.

В роторе УР-760 используется стол сборной конструкции, со
стоящий из полой втулки 1, соединяемой с диском 3 болтами 2 
с потайной головкой. Взамен стакана используются переходные 
гильзы 6 и 8.

Быстроходный вал 6 (см. рис. VII.3) монтируется в стакане 7 
на спаренных радиально-упорных конических роликоподшипни
ках  5, расположенных со стороны шестерни 1, и на радиальном 
роликовом подшипнике 9, установленном на противоположном 
конце вала. Конические подшипники обладают высокой ж естко
стью в радиальном и осевом направлениях. Зеркальное располо
жение конических подшипников обеспечивает точную двусторон
нюю фиксацию вала , необходимую для надежной и бесшумной 
работы передачи. Роликовый подшипник — плавающий и обеспе
чивает осевое перемещение вала  при тепловой деформации.

В фиксирующей опоре внутренние кольца подшипников з а 
креплены между заплечиком вала и маслоразбрызгивающим
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кольцом 4, которое упирается в торец шестерни. Н аружные 
кольца подшипников 5 и 9  закреплены м е ж д у  внутренним 3  и 
наружным И  фланцами стакан а  при помощи металлических про
кладок и дистанционной втулки 8. Внутреннее кольцо ролико
вого подшипника крепится м еж ду  заплечиком в а л а  и кольцом 
10, затянутым торцовым фланцем 16 через промежуточные д е 
тали 13, 14, 15 и дистанционное кольцо 17.

Осевые зазоры подшипников регулируются дистанционными 
втулками 8, 14 и с помощью набора металлических прокладок 
18, установленных между стаканом и его фланцами. Осевой з а 
зор подшипников, контролируемый по осевому смещению вала 
относительно стакана, должен быть в пределах устраняющих з а 
щемление и обеспечивающих равномерное распределение на
грузки между роликами.

Н адеж ная и бесшумная работа конической пары обеспечива
ется при правильном контакте зубьев, достигаемом совмещением 
вершин начальных конусов колеса 2  и шестерни 1. Зацепление 
регулируется путем изменения осевого положения шестерни с по
мощью металлических прокладок 18, выполненных в виде полу
колец с прорезями для болтов. Благодаря этом у  прокладки 
устанавливаются без разборки уплотняемых деталей  путем не
значительного отвинчивания болтов 12, достаточного для про
хода прокладок. Правильность регулировки зацепления обычно 
контролируется по пятну контакта зубьев. При сборке роторов 
пользуются менее точным, но более простым способом кон
тр о л я— по плавности вращения стола ротора при проворачива
нии быстроходного вала усилием рук рабочего.

Роликовый зажим (рис. VII .4) состоит из корпуса 2  и откид
ной скобы 3. Корпус и нижняя часть откидной скобы закры ва
ются крышками 4 и скрепляются болтами. О ткидная скоба со
единяется с корпусом шарниром 5. Верхняя часть корпуса имеет 
квадратное сечение под размеры квадратного углубления в кл а 
дышей. Нижняя часть корпуса снабжена центрирующим цилин
дрическим пояском. Цапфы оси роликов 1 устанавливаю тся в пазы 
квадратного сечения на вертикальных ребрах корпуса и нижней 
части откидной скобы. Расстояние между роликами по размеру 
ведущей трубы регулируется поворотом цапфы осей подшипни
ков. На торцах цапф имеются масленки для  см азки  подшипни
ков. Техническая характеристика роторов приведена ниже.

Тип ротора . . . .  Р-460 Р-560-Ш 8 УР-560 У Р-760 У Р-950 УР-1260 
Диаметр отверстия в
столе, м м ...................  460 560 560 760 950 1260
Д опускаем ая стати
ческая нагрузка  на
стол ротора, кН 2700 3000 3200 4000 6300 8000
Наибольшая частота 
вращения стола рото
ра, об/мин . . . .  300 350 250 250 250 200 
Мощность ротора, кВт 200 280 370 370 500 600



Б азовое р ассто ян и е ,
мм ....................................
П ередаточное число 
конической пары  
Габариты , мм:

длина . . . .  
ширина . . . .  
высота . . . .  

М асса, т ..........................

1350 1350 1370 1503 — —

3,15 2,7 3,61 3,895 3,81 3,96

1940 2310 2310 2600 2450 3000
1180 1350 1625 1580 1800 2300
_ 750 750 680 750 800
3,1 5,1 5,8 8,5 7 10,3

При спуско-подъемных операциях зажимы ведущей трубы вы
таскиваю т из ротора, а для удерж ания колонн труб на роторе ис
пользуют элеватор  либо клиновой захват с пневматическим при
водом. По сравнению с элеватором пневматический клиновой 
захват  значительно облегчает и ускоряет спуско-подъемные опе
рации. П оэтому на практике преимущественно распространены 
роторы, оснащенные пневматическим клиновым захватом (П КР).

Пневматический клиновой захват  (рис. VII.5) состоит из 
втулки 5, д в у х  конических вкладышей 4, клиньев 2 с плашками 9. 
Втулка и вкладыш и неподвижны относительно стола, а клинья 
с плаш ками могут перемещаться по наклонным пазам вклады 
шей. При перемещении вниз клинья скользят по наклонным па
зам  вклады ш ей  и сближаются в радиальном направлении. Под 
действием радиального усилия, возникающего в клиньях от соб
ственного веса  колонны, плашки зажимают трубу и колонна удер
ж ивается в роторе. Д ля освобождения зажатой трубы клинья 
перемещаются вверх одновременно с колонной труб, поднимае
мой крюком.

Привод клинового захвата  осуществляется при помощи пнев
матического цилиндра 11, закрепленного на кронштейне станины
12 ротора. Ш ток пневматического цилиндра соединяется с корот
ким плечом рычага 10. Длинное плечо рычага на конце имеет 
вилкообразную форму и надевается на ролики 8 кольцевой рамы
7 , с которой соединяются стойки 6, перемещающиеся в вертикаль
ных направляющ их пазах втулки 5. Верхние концы стоек укреп
лены в траверсе  1, которая рычагами 3 соединяется с клиньями 2 .

Под действием сжатого воздуха , подаваемого в поршневую 
полость пневмоцилиндра, шток поршня поворачивает рычаг 10 
против часовой стрелки. При этом кольцевая рама 7 вместе со 
стойками 6, траверсой 1 и рычагами 3 перемещается вверх и под
нимает клинья 2. Обратное перемещение клиньев осуществляется 
при подаче сжатого  воздуха в штоковую полость пневмоцилиндра 
и повороте ры чага  10 по часовой стрелке. Рычаги 3 обеспечивают 
перемещение клиньев в радиальном направлении при подъеме и 
опускании клиньев. Соотношение плеч рычага 10 выбирается 
в зависимости от хода поршня пневмоцилиндра и необходимой 
высоты подъема клиньев.

Вес бурильной колонны, удерживаемой клиновым захватом, 
ограничивается допускаемым контактным давлением между 
плашками и телом трубы. Д л я  снижения контактных давлений 
пользуются удлиненными клиньями и специальными плашками,



Рис. V II.5. Пневматический клиновой захват ПКР-560

охватывающими трубу с минимальным зазором м еж д у  их про
дольными торцами. В некоторых конструкциях вместо трех ис
пользуется шесть клиньев, что способствует более равномерному 
распределению контактных давлений.

При недостаточной удерживающей способности клиновые з а 
хваты заменяются подкладным кольцом (рис. VII .6, а) для уста-



Рис. V I 1.6. Оснастка для спуска обсадной колонны:
/ — элеватор; 2 — подкладное кольцо; 3 — защ елка; 4 — втулка; 5 — корпусная втулка; 6 — 
центратор

новки элеватора либо подкладными клиньями, удерживающими 
трубу за  торец муфты. Д ля  спуска обсадных труб, диаметр кото
рых больше диаметра конусной втулки, используется подкладное 
кольцо, заменяющее клинья и конусную втулку (рис. VII.6, б).

Пневматический клиновой захват  сблокирован с приводом 
ротора так ,  что при поднятом клиновом захвате исключается 
возможность вращения стола ротора. Во время бурения клинья 
с траверсой убираются и заменяются зажимом под ведущую 
трубу, а стойки с кольцевой рамой опускаются в крайнее нижнее 
положение. Управление пневматическим клиновым захватом осу
щ ествляется педальным краном, установленным у  пульта буриль
щика.

Техническая характеристика пневматических клиновых захва 
тов приведена ниже.

Тип пневматического клинового захвата  
Диаметр, мм:

стола ротора ................................................
отверстия внутренней неразъемной
в т у л к и ..............................................................
пневматического цилиндра ..................

Х од, мм:
поршня п н евм оц и ли н др а...........................
клиньев ..........................................................

Рабочее давление, М П а ....................................
Масса колонны , удерживаемой клиньями, т 
Диаметры удерживаемых труб, мм . . .  
Масса (в т) подвешенной колонны, ограничен
ная допускаемым контактным давлением ме
ж ду плаш ками и телом трубы толщиной  
8 мм из сталей групп прочности:

Д ................................................
Е .......................................................................

ПКР-560 ПКР-300 ПКР-ЗООМ

560 760 760

400 560 560
200 250 250

260 290 290
422 544 544

0,7—0,4 0 ,7— 0,9 0 ,6—1
320 320 320

73— 168 114— 140 114—299

90 90 90
125 130 130



л
м 145

160
1415

150
175

4410*

150
175

0925**Масса, кг

Масса пневматического клинового захвата .
* Масса пневматического клинового захвата  и ком 

ных клиньев для работы с трубами разных диаметров. гтлектов плаш ек, клиньев , подклад-

Роторы имеют групповой либо индивидуальный привод. При 
групповом приводе ротор соединяется с двигателями буровой л е 
бедки посредством цепных передач, карданных валов и зубчаты х 
редукторов. Индивидуальный привод применяется в электрических 
буровых установках, предназначенных для бурения скваж и н  г л у 
биной 6000 м и более. Величина крутящего момента, п ер ед авае 
мого ротором, контролируется датчиками, установленными на 
приводном валу  либо в силовых передачах ротора.

§ 3. РАСЧЕТ И ВЫБОР ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ

Параметры ротора определяют исходя из конструкции с к в а 
жины, компоновки бурильной колонны и требований, п редъяв
ляемых технологиями бурения и крепления скважин.

Диаметр проходного отверстия в столе ротора долж ен  быть 
достаточным для спуска долот и обсадных труб, используемых 
при бурении и креплении скважины. Д ля  этого необходимо, чтобы 
отверстие в столе ротора было больше диаметра долота при б у 
рении под направление:

D =  DflH +  6,

где D — диаметр проходного отверстия в столе ротора; £>дн— 
диаметр долота при бурении под направление скваж и н ы ; б — 
диаметральный зазор, необходимый для свободного прохода до
лота (6 = 30-^50 мм).

Диаметр долот зависит от конструкции скважин. В глубоких 
скважинах диаметр направления обычно возрастает вследствие 
увеличения числа промежуточных колонн. Ниже приведены наи
более распространенные диаметры направлений и долот д л я  б у 
рения скважины под направление.

Глубина скважины, м ...................................  < 3 0 0 0  3000— 5000 5000— 8000
Диаметр направления, мм ........................... 325— 426 426— 525  525— 580
Диаметр долота, мм ........................................ 394— 540 490— 640 590__705

Из приведенных данных следует, что диаметры направлений 
и соответствующих им долот д л я  рассматриваемых глубин с к в а 
жин ограничиваются определенными пределами. Б лаго даря  этому 
можно использовать в буровых установках смежных по глубине 
бурения классов роторы, имеющие одинаковый диаметр  проход
ного отверстия, и сократить соответственно их номенклатуру.

Роторы, применяемые для  бурения скважин на море, имеют 
более широкое проходное отверстие, выбираемое по ди ам етру  во
доотделяющей колонны, связывающей подводное устьевое обору-
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У Р -560 3  200 91682/750X 750 1 000 150 76,2 29 8 420 1 030 2,63
У Р -760 4 ООО 1687/770X 770 1 000 150 76,2 31 9 000 1 060 2 ,25
У Р -950 6 300 1687/1060 1 060 1 280 150 63,5 48 9 670 980 1,53
У Р - 1260 8 000 1687/1400 1 400 1 630 150 63 ,5 62 12 500 1 090 1 ,56

дование с буровым судном. Проходное отверстие вкладышей 
стола ротора должно быть достаточным для прохода бурильной 
колонны при спуско-подъемных операциях. Исходя из наиболь
ших диаметров (203 мм) бурильных замков (ЭШ-203) и утяж е 
ленных бурильных труб, отверстие вкладышей стола роторов всех 
типоразмеров принято равным 225 мм.

Д опускаемая статическая нагрузка на стол ротора должна 
быть достаточной для удерж ания в неподвижном состоянии наи
более тяжелой обсадной колонны, применяемой в заданном диа
пазоне глубин бурения. В большинстве случаев более тяжелыми 
о казы ваю тся  промежуточные колонны обсадных труб, вес кото
рых д л я  некоторых конструкций скважины приближается к зна
чению допускаемой нагрузки на крюке буровой установки. По
этому паспортное значение допускаемой статической нагрузки на 
стол ротора обычно совпадает с величиной допускаемой нагрузки 
на крюке, принятой для буровых установок соответствующего 
класса .

Н ар я д у  с этим допускаемая статическая нагрузка не должна 
превыш ать статической грузоподъемности подшипника ^основной 
опоры стола ротора. Исходя из рассмотренных условий, можно 
записать

Стах Р ^  Со,
где Стах — масса наиболее тяжелой колонны обсадных труб, при
меняемой в заданном диапазоне глубин бурения; Р  — допускае
м ая  статическая нагрузка на стол ротора; Со — статическая гру
зоподъемность подшипника основной опоры стола ротора.

Подшипники опор стола ротора, как указывалось ранее, под
бираются по диаметру проходного отверстия. Основные размеры 
и ориентировочные расчетные параметры упорно-радиальных ша
рикоподшипников, применяемых в основной опоре стола буровых 
роторов, приведены в табл. VII. 1.

Из приведенных в табл. V II . !  данных следует, что упорно-ра
диальные шариковые подшипники, выбранные по диаметру про-



ходного отверстия стола ротора, обеспечивают более чем 1,5-крат- 
ный запас по отношению к допускаемой статической н агрузке  на 
стол ротора.

Частоту вращения стола ротора выбирают в соответствии 
с требованиями, предъявляемыми технологией бурения ск в аж и н . 
Наибольшая частота вращения стола ротора ограничивается кр и 
тической частотой вращения буровых долот: птах< 250 об/мин.

О пыт  бурения скважин роторным способом показывает, что 
при дальнейшем увеличении частоты вращении ухудш аю тся по
казатели работы долот. Наряду с этим следует учитывать, что 
с ростом частоты вращения увеличиваются центробежные силы , 
вызывающие продольный изгиб бурильной колонны, вследствие 
которого происходят усталостные разрушения в ее резьбовых со 
единениях и искривление ствола скважины.

Бурение глубокозалегающих абразивных и весьма тв ер д ы х  
пород, забуривание и калибровка ствола скважин проводятся при 
частоте вращения до 50 об/мин. Д л я  периодического проворачи
вания бурильной колонны с целью устранения прихватов при б у 
рении забойными двигателями, а т а к ж е  для вращения ловильного 
инструмента при авариях в скважине требуется дальнейшее сни
жение частоты вращения стола ротора до 15 об/мин. С учетом  
этих требований наименьшая частота вращения стола ротора 
Ппмп= 15-^50 об/мин.

Отношение предельных значений частоты вращения о п р ед е 
ляет диапазон ее регулирования: Яп =  птах/пт т-

На скоростную характеристику ротора существенно в л и яет  
тип используемого привода. Предпочтительным является э л е к т р о 
привод постоянного тока, обеспечивающий бесступенчатое и зм е 
нение частоты вращения стола ротора в необходимом диапазоне  
регулирования. При дизельном приводе и электроприводе п ер е 
менного тока используются механические передачи, осущ ествляю 
щие ступенчатое регулирование частоты вращения стола ротора . 
Число скоростей ротора должно быть достаточным для у д о в л е т 
ворения требований бурения. Однако при групповом приводе 
с буровой лебедкой ротор обычно имеет три-четыре скорости. 
В этом случае пользуются сменными цепными звездочками, с по
мощью которых число скоростей ротора может увеличиваться  
согласно следующей зависимости:

-,т 2 — 2К ,
где г  — число скоростей ротора; г к — число скоростей, п е р е д а 
ваемых от буровой лебедки; т  — число сменных цепных з в е з д о 
чек на приводном валу  ротора.

Промежуточные значения частоты вращения целесообразно 
выбирать по закону геометрической прогрессии. 

щ = щ_г ф,

где щ и и,-_1 — частота вращения стола ротора соответственно на 
¿-й и г— 1-й ступени; ф — знаменатель геометрического ряда чисел .



Зная диапазон регулирования Rn и задаваясь  числом скоро
стей ротора г, можно определить знаменатель геометрического 
р яд а

2—1 г—--
Ф = V Rn ■
С целью более полного удовлетворения требования бурения 

диапазон регулирования частоты вращения стола ротора делят 
на средний и крайние интервалы. В среднем сравнительно узком 
интервале частота вращения ротора изменяется согласно геомет
рическому ряду чисел, знаменатель которого меньше, чем у край
них интервалов диапазона регулирования. Благодаря этому 
в среднем интервале уменьшается разница м еж ду  смежными ча
стотами вращения стола ротора, что позволяет точнее согласо
вы вать  частоту вращения долота с требованиями бурения.

Д ля  обратного вращения (реверса) достаточно одной или двух 
передач, обеспечивающих вращение стола ротора с частотой 15— 
50 об/мин, необходимой для  работы с трубами и ловильным ин
струментом, имеющими левую резьбу. При электрическом при* 
воде вследствие реверсирования двигателей ротор имеет одинако
вые частоты при прямом и обратном вращении.

В процессе проектирования привода ротора, и особенно груп
пового привода буровой лебедки и ротора, возможны отклонения 
окончательно принятых значений частоты вращения стола ротора 
от расчетных, обусловленные конструктивными соображениями. 
Следует такж е отметить, что при дизель-гидравлическом приводе 
благодаря турботрансформатору частота вращения ротора изме
няется по непрерывно-ступенчатой кривой.

Мощность ротора долж на быть достаточной для вращения бу
рильной колонны, долота и разрушения забоя скважины:

N =  {Nx., +  NK)/i\, (VII .1)
где  JVx.b — мощность на холостое вращение бурильной колонны; 
Nn — мощность на вращение долота и разрушение забоя; ti — 
к. п. д., учитывающий потери в трущихся д еталях  ротора.

Мощность на холостое вращение бурильной колонны (момент, 
передаваемый долоту, равен нулю) расходуется на преодоление 
сопротивлений вращению, возникающих в системе бурильная ко
л о н н а— скважина. Сопротивление вращению зависит от длины и 
диаметра бурильной колонны, плотности промывочной жидкости 
в скважине, трения труб о стенки скважины. Сопротивление вра
щению изменяется в зависимости от кривизны и состояния стенок 
скважины, пространственной формы бурильной колонны, вибра
ций, вызванных трением и центробежными силами.

Экспериментально установлено, что с увеличением частоты 
вращения мощность на холостое вращение бурильной колонны 
возрастает в степенной зависимости. Н аряду с этим на мощность 
холостого вращения бурильной колонны влияет ряд случайных 
и трудно учитываемых факторов, возникающих при бурении сква
жины (крутильные колебания, обвал стенок скважины, образо



вание каверн, искривление ствола скваж ины , изменение п ро
странственной формы бурильной колонны и др .) .

Сложность процессов взаимодействия вращающейся колонны  
и скважины затрудняет вывод аналитических зависимостей д л я  
определения мощности, расходуемой на холостое вращение б у 
рильной колонны. Поэтому в практических расчетах пользую тся 
эмпирическими формулами различных авторов. В частности 
в расчетах бурильной колонны на прочность мощность на х о л о 
стое вращение принято определять по формуле (У.16).

Расчеты показывают, что на каж дую  1000 м бурильной к о 
лонны расход мощности на холостое вращение (частота в р а щ е 
ния 100 об/мин, плотность раствора 1,2 г/см3, угол искривления 
3—5°) составляет [6]:
Диаметр труб, мм ................................................  114 127 щ  168
Мощность ЛГХ.В , кВт . ................................... 8,8  10 ,9 13,6 19 ,1

Мощность, расходуемая на вращение долота и разрушение з а 
боя скваокины, рассчитывается по формулам, приведенным в г л .У ,  
либо по следующей формуле, учитывающей влияние типа до ло та  
[38]:

=  (VI 1.2)
где цо — коэффициент сопротивления долота; Р — осевая н а 
грузка ^на долото, кН; я — частота вращения долота, с-1 ; £?ср — 
средний радиус долота, м.

Коэффициент сопротивления долота имеет следующие з н а 
чения:
Долото ........................................ Алмазное Твердосплавное и Ш арошечное

режущего типа
И - о ................................................ ....  . . 0 ,2 —0 ,4  0 ,4 — 0 ,8  0 ,2 — 0 ,4

Средний радиус долота Р ср = Д д/3.
В процессе бурения скважины происходит непрерывно-ступен

чатое изменение потребляемой ротором мощности. Это обуслов 
лено последовательным увеличением длины бурильной колонны, 
ступенчатым уменьшением диаметра используемых долот, а т а к ж е  
изменением режимов бурения по мере углубления скваж ин ы . 
В теоретических расчетах, выполняемых при выборе мощности 
ротора, так  ж е  к ак  и при расчете бурильной колонны на проч
ность, осевая нагрузка на долото, частота его вращения и плот
ность промывочной жидкости, характеризующие режим бурения, 
принимаются неизменными для каждого размера долот, исполь
зуемых при бурении скважин заданной конструкции. Расчетные 
значения указанных параметров бурения выбирают на основе 
эмпирических зависимостей и опытных данных, полученных при 
бурении скважин аналогичных конструкций.

В предварительных расчетах частоту вращения стола ротора 
в зависимости от текущей и конечной глубины бурения вы чис
ляют по эмпирической зависимости, принятой Уралмаш заводом- 

I
«  = 2 0 0 - 1 5 0  ¿ к ’ (VI 1.3)



гд е  Ь и ¿ к — соответственно текущая и конечная глубина сква 
жины.

Плотность промывочной жидкости, учитываемая при расчете 
мощности, которая расходуется на холостое вращение бурильной 
колонны, определяется по формуле, полученной Уралмашзаводом 
на основе статистических данных:

р =  0,2 \gL-\- 1,25 (VII.4)

(Ь — глубина скваж и н ы ) .
На основе указанн ы х  зависимостей определяют мощности, не

обходимые для  бурения скважины под направление, кондуктор, 
промежуточные и эксплуатационную колонны. По наибольшей 
полученной величине выбирают расчетную мощность ротора.

Максимальный вращающий момент (в к Н - м )  определяют по 
мощности и минимальной частоте вращения стола ротора:

М тах =  М1/Ят1т (VI 1.5)

где N — мощность ротора, кВт; т] — к. п. д. ротора; пт \п мини
мальная частота вращения, об/мин.

Максимальный вращающий момент ограничивается проч
ностью бурильной колонны и деталей, передающих вращение 
столу ротора.

Базовое расстояние, измеряемое от оси ротора до первого ряда 
зубьев цепной звездочки на быстроходном валу  ротора,^ исполь
зуется при проектировании цепной передачи, передающей враще
ние от лебедки ротору.

Основные параметры роторов, регламентированные ГОСТ 
4938—78 и ГОСТ 16293—82, приведены ниже.
Типоразмер ротора .
Диаметр отверстия в 
столе ротора, мм . .
Допускаемая статиче
ская нагрузка на стол

ротора, кН . . . .

Р -460 Р-560 Р-700 Р-950 Р-1260

460 560 700 950 1 260

2 ООО 3 200 4 000 5 000

6 300

5 000  

8 000

180 370 440 500 540

35 50 55 60 60

30 50 80 120 180

1 353 1 353 1 353 1 353 1 651

1 600 1 600— 4 000 3 200— 6500 5 000—8 000
6 500— 10 000

5 000— 8 000  

8 000— 12 500

Мощность ротора, кВт
Максимальный кр у
тящий момент, кН -м ,

не более ..................

Базовое расстояние,
мм ...............................
Условная глубина

бурения, м . . . .

П р и м е ч а н и я .  1. Ч астота вращ ения стола ротора д л я  всех типоразмеров не более 
250 об/мин; проходной ди ам етр  втулки  ротора для всех типоразмеров 225 мм. 2. В знамена
теле  приведены величины по ГОСТ 16293—82



Глава VIII 
ВЕРТЛЮГ

§ 1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Вертлюг предназначен для  подвода бурового раствора во в р а 
щающуюся бурильную колонну. В процессе бурения вертлюг 
подвешивается к автоматическому элеватору либо к крюку т а 
левого механизма и посредством гибкого ш ланга соединяется со 
стояком напорного трубопровода буровых насосов. При этом в е 
дущ ая труба бурильной колонны соединяется с помощью резьбы 
с вращающимся стволом вертлюга, снабженным проходным от
верстием для бурового раствора. Во время спуско-подъемных опе
раций вертлюг с ведущей трубой и гибким шлангом отводится 
в шурф и отсоединяется от талевого блока. При бурении забой
ными двигателями вертлюг используется д л я  периодических про
ворачиваний бурильной колонны с целью предотвращения при
хватов.

В процессе эксплуатации вертлюг испытывает статические 
осевые нагрузки от действия веса бурильной колонны и динами
ческие нагрузки, создаваемые продольными колебаниями долота 
и пульсацией промывочной жидкости. Д етали  вертлюга, контак
тирующие с раствором, подвергаются абразивному износу. Изно
состойкость трущихся деталей вертлюга сниж ается  в результате 
нагрева при трении.

К вертлюгам предъявляются следующие основные требо
вания:

поперечные габариты не должны препятствовать его свобод
ному перемещению вдоль вышки при наращивании бурильной 
колонны и спуско-подъемных операциях;

быстроизнашиваемые узлы и детали долж ны  быть удобными 
для быстрой замены в промысловых условиях;

подвод и распределение масла должны обеспечить эффектив
ную смазку и охлаждение трущихся деталей  вертлюга;

устройство для соединения с талевым блоком должно быть 
надежным и удобным для быстрого отвода и выноса вертлюга из 
шурфа.

§ 2. УСТРОЙСТВО И КОНСТРУКТИВНЫЕ ОСОБЕННОСТИ

Вертлюги, применяемые в бурении эксплуатационных и глубоких  
разведочных скважин, имеют общую конструктивную схем у  и 
различаются в основном по допускаемой осевой нагрузке. Кон
структивные отличия некоторых узлов и деталей  отечественных и 
зарубежных вертлюгов обусловлены требованиями изготовления 
и сборки, разрабатываемой с учетом производственных в о зм о ж 
ностей заводов-изготовителей, а так ж е  периодической модерни-
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задней вертлюгов с целью по
вышения их надежности и 
долговечности.

На рис. VIII .1 показано 
устройство современных верт
люгов. Корпус 4 вертлюга из
готовляется из углеродистой 
или низколегированной стали 
и представляет собой полую 
отливку с наружными боко
выми карманами для штропа
12, посредством которого верт
люг подвешивается к крюку 
талевого механизма. Штроп 
имеет дугообразную форму и 
круглое поперечное сечение. 
Он изготовляется методом сво
бодной ковки из легирован
ных сталей марок 40ХН, 
38ХГН, ЗОХГСА.

На высаженных концах 
штропа растачиваются отвер
стия для пальцев 7, соеди
няющих штроп с корпусом 
вертлюга. Пальцы устанавли
ваются в горизонтальных рас
точках карманов и корпуса и 
предохраняются от выпадения 
и проворотов стопорной план
кой 8, которая входит в тор
цовый паз пальца и привари
вается к корпусу вертлюга. 
При отводе ведущей трубы 
в шурф штроп вертлюга от
клоняется от вертикали и з а 
нимает положение, удобное 
для разъединения и соедине
ния его с крюком талевого ме
ханизма.

Угол поворота штропа ограничивается стенками карманов 
корпуса вертлюга и не превышает 45°. Пальцы штропа имеют 
смазочные кан авки  и отверстия с резьбой для  пружинных масле
нок. Резьба смазочных отверстий используется для завинчивания 
рым-болтов, с помощью которых проводится распрессовка паль
цев вертлюга.

В корпусе вертлюга на упорных и радиальных подшипниках 
вращ ается ствол 5 с переводником 1 для соединения вертлюга 
с ведущей трубой бурильной колонны. Ствол представляет собой 
стальной цилиндр с центральным проходным отверстием для про-
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мывочной жидкости и с наружным фланцем д л я  упорных под
шипников. Ствол вращается с частотой бурового ротора и испы
тывает нагрузки, создаваемые бурильной колонной и промывоч
ной жидкостью, нагнетаемой в скважину. По сравнению с Дру
гими несущими узлами и деталями ствол вертлюга наиболее 
нагружен. Это предъявляет повышенные требования к его прочно
сти. Стволы вертлюгов изготовляют из фасонных поковок, полу
чаемых методом свободной ковки. Благодаря применению таких 
заготовок снижаются расход материала и затр аты  на механиче
скую обработку. Д ля  стволов используют стали марок 40Х, 
40ХН, 38ХГН, приобретающие в результате ковки более совер
шенную кристаллическую структуру и повышенные механические 
свойства.

Осевое положение ствола вертлюга фиксируется упорными 
подшипниками 6 и 9. Основная опора ствола — подшипник 6, н а
гружаемый весом ствола и бурильной колонны, когда вертлюг 
посредством штропа удерживается в подвешенном состоянии. 
Вспомогательной опорой ствола является подшипник 9, н агруж ае
мый собственным весом корпуса и других невращающихся д ета 
лей, когда вертлюг опирается на ствол, а штроп вертлюга нахо
дится в свободном состоянии. Это происходит при установке 
вертлюга с ведущей трубой в шурф и в процессе бурения с к в а 
жины, когда вследствие недостаточного веса бурильной колонны 
нагрузку на долото дополняют весом вертлюга.

В рассматриваемой конструкции вертлюга в основной опоре 
ствола установлен упорный подшипник с короткими цилиндриче
скими роликами. Благодаря укороченной длине снижается сколь
жение роликов относительно колец при вращении ствола. Это 
благоприятно влияет на износ и нагрев подшипников. Подшип
ники с коническими и сферическими роликами обладаю т большей 
нагрузочной способностью по сравнению с подшипниками, имею
щими короткие цилиндрические ролики. Поэтому в тяжело на
груженных вертлюгах преимущественно применяются упорные 
подшипники с коническими либо сферическими роликами. Д ля 
повышения долговечности в модернизированных вертлюгах. Урал- 
машзавода (УВ-250 МА) используются конические упорные под
шипники.

Д ля  центрирования роликов относительно ствола подшипник 
6 снабжен внутренним сепаратором. Н аружный сепаратор пре
дохраняет ролики от смещения под действием центробежных сил. 
В менее нагруженной вспомогательной опоре используется шари
ковый упорный подшипник. Ствол центрируется в корпусе ради
альными роликовыми подшипниками 3 и 10. Упорные подшип
ники центрируются по кольцу, установленному на стволе. Второе 
кольцо является свободным и благодаря этом у самоцентриру- 
ется относительно тел качения подшипника.

Осевое положение ствола и натяг подшипников 9 и 10  регули
руются прокладками м еж ду корпусом 4 и крышкой 14  вертлюга. 
Осевой натяг нижнего радиального подшипника регулируется



Рис. V III.2. Быстросъемное соединение от
вода и ствола вертлюга

установочной втулкой, навинченной 
на ствол вертлюга и предохраняемой 
от отвинчивания стопорными вин
тами. Наружное кольцо подшипни
ка  удерживается пружинным стопо
ром, установленным в кольцевом 
пазе корпуса. Для соединения верт
люга с ведущей трубой бурильной 
колонны используется сменный нип
пельный переводник 1, предохраня
ющий резьбу ствола от износа и 
механических повреждений.

В связи с тем что ствол вертлю
га и верхний переводник ведущей 
трубы имеют внутренние резьбы, 
для  их соединения используется пе
реводник ниппельного типа. С 
целью предотвращения самоотвин- 
чивания при вращении долота 
ствол вертлюга, переводники и 
верхний конец ведущей трубы

имеют левую  резьбу. Следует напомнить, что нижний переводник 
ведущей трубы и все другие соединения бурильной колонны 
имеют правую  резьбу, совпадающую с направлением вращения 
долота.

Корпус вертлюга закры вается верхней 14 и нижней 2 крыш
ками с центральными отверстиями для выводных концов ствола. 
Крышки крепятся к корпусу ввертными болтами. Верхняя крышка 
снабжена стойками и вторым фланцем, на котором укреплен от
вод 11 для  соединения вертлюга с буровым шлангом. Из отвода 
промывочная жидкость поступает в проходное отверстие ствола 
через промежуточное устройство 13.

Полость м еж ду  корпусом 4 с крышками 14, 2 и стволом верт
люга 5 заполняется жидким маслом для смазки основного и ниж
него радиального подшипников. Стакан 15 ствола образует 
отдельную масляную ванну для смазки вспомогательного и верх
него радиального подшипников. Масло заливается через отвер
стие в верхней крышке корпуса. Для слива отработанного масла 
предусмотрено отверстие в нижней крышке корпуса. Уровень 
масла проверяется контрольной пробкой, навинченной в корпус 
вертлюга. М асляные отверстия закрываются резьбовыми проб
ками.

Разработаны  различные конструкции устройств для соедине
ния отвода со стволом. Быстросъемное соединение отвода со ство
лом (рис. V III .2) состоит из свободно плавающей напорной трубы 
9, м анжетны х уплотнений 6, 8, 10, 13 для герметизации прокачи



ваемой промывочной жидкости и накидных гаек  1 и 3, наверну
тых на ствол 14 и втулку 5, з аж ату ю  крепежными болтами между 
отводом 4  и фланцем крышки вертлюга (на рис. V I I I .2 крышка 
не показана). Свободно плаваю щ ая напорная тр уб а  позволяет 
обеспечить быструю замену уплотнений и самой трубы , изнаши
ваемых абразивными частицами, содержащимися в промывочной 
жидкости. Д ля этого необходимо отвернуть накидные гайки 1, 3 
и, вытащив весь узел, заменить его новым либо заблаговременно 
отремонтированным.

Работоспособность вертлюга зависит от надежности уплотне
ний, применяемых в его подвижных и неподвижных соединениях. 
Наиболее ответственными являю тся уплотнения напорной трубы, 
которые служ ат  для предотвращения утечки промывочной ж ид
кости, нагнетаемой под высоким давлением. Д л я  этой цели 
(рис. VIII.2) используются самоуплотняющиеся радиальны е 8, 10 
и торцовые 6, 13 манжеты из синтетических материалов, обла
дающих достаточной упругостью и износостойкостью. Воротники 
манжет направлены навстречу действующему давлению  и по
этому прижимаются к уплотняемым поверхностям с силой, про
порциональной давлению промывочной жидкости.

Стыкуемые торцы напорной трубы и отвода уплотняются р а
диальной 8 и торцовой 6 манж етам и , установленными в кан авках  
кольцевой втулки 7. Втулка с манжетами надеты на напорную 
трубу и плотно прижаты к отводу вертлюга посредством накид
ной гайки 3. Противоположный стык между нижним торцом 
напорной трубы и стволом вертлюга уплотняется четырьмя ради
альными манжетами 10, разделенными металлическими коль
цами 11, и торцовой манжетой 13. Радиальные м ан ж еты  уста 
новлены в стакане 2 и затянуты накидной гайкой 1, соединяющей 
стакан со стволом вертлюга.

Стакан вращается вместе со стволом, и радиальные манжеты 
скользят относительно напорной трубы, удерживаемой силой тре
ния в верхней манжете 8. Скольжение вызывает износ контакти- 
руемых поверхностей, ускоряемый абразивным воздействием про
мывочного раствора. Поэтому нижнее уплотнение напорной трубы 
в отличие от неподвижного верхнего имеет многорядную кон
струкцию, благодаря которой повышаются его надежность и дол
говечность. Стакан снабжен винтовой масленкой д л я  периодиче
ской смазки манжет с целью уменьшения износа и нагрева  уплот
нения в результате трения.

М анжета 10, расположенная над смазочным отверстием в ста 
кане, предотвращает утечку м асла  при шприцовке и предохра
няет его от внешнего загрязнения. Торцовая м ан ж ета  13  в р ащ а
ется вместе со стволом вертлюга и кольцом 12  и остается не
подвижной относительно сты куемы х поверхностей. Неточности, 
допущенные при изготовлении и сборке, компенсируются свободно 
плавающим положением напорной трубы. Напорные трубы изго
товляются из низколегированных цементуемых сталей  марок 
12ХН2А, 20ХНЗА и др. Н ар уж н ая  поверхность напорных труб



Рис. VIII.3. Уплотнение масляной ванны

шлифуется и имеет твердость Н1?С 
56—62.

Д ля предотвращения утечки 
масла из масляной ванны вертлюга 
в нижней крышке его корпуса 
установлены две манжеты 4 (рис. 
VIII.3). Манжеты прилегают к 
втулке 3, служащей для фиксации 
внутренней обоймы радиального 
подшипника 1 ствола вертлюга. 
Воротник манжеты прижимается к 
втулке с помощью кольцевой ци

линдрической пружины, надетой на манжету. Во избежание про
ворота в крышке и для обеспечения герметичности манжета 
с а ж а е т с я  в расточку крышки с натягом. Самоуплотняющиеся 
м ан ж еты  в данном случае неприемлемы из-за недостаточного 
давлен и я  в уплотняемой полости.

В осевом направлении м ан ж ета  фиксируется шайбой 6, кото
рая  крепится к крышке болтами 5. Уплотнительное круглое 
кольцо 2  предотвращает просачивание масла м еж ду  стволом 
вертлю га и втулкой. Д ля  уменьшения трения в местах сопряже
ния со втулкой манжеты смазываю тся пластичным маслом через 
м асл ен ку  7. При заметном износе втулка заменяется новой. Ана
логичные манжеты установлены между стволом и верхней крыш
кой корпуса вертлюга.

Плоские стыки м еж ду корпусом вертлюга и его крышками 
уплотняются листовыми прокладками из картона. Прокладка 
верхней крышки корпуса одновременно используется для регули
рования осевого натяга вспомогательного упорного подшипника. 
П рокл адка  между крышкой и отводом вертлюга, работающая 
под давлением  промывочной жидкости, изготовляется из проре
зиненной ткани. Прокладки затягиваются болтами, используе
мыми д л я  крепления сты куемы х деталей вертлюга.

Техническая характеристика вертлюгов

Типоразмер вертлюга УВ -250 УВ -320 • УВ -450 Ш В-15—:
Д опускаем ая стати
ческая нагрузка, кН 2500 3200 4500 2500
Д инамическая на
грузка при частоте 
вращ ения ствола 
100 об/мин, кН . . 1600 2000 3000 1600
Диаметр проходного 
отверстия в стволе, 
мм ................................ 75 75 75 75
М аксимальное давле
ние прокачиваемой 
жидкости, МПа . . 25 32 40 25



Наибольшая частота 
вращения ствола,
об/мин ......................
Присоединительная

Seзьбa ствола  
'ОСТ 5286— 75) 

Переводник ствола 
(ГОСТ 5286— 75) 
Основной упорный 
подшипник:

номер ......................
размеры, мм . . . 

Радиальный подшип
ник:

номер ......................
размеры, мм . . .  

В спомогател ьный 
упорный подшипник:

номер ......................
размеры, мм . . .  

Габариты, мм:
высота с перевод
ником ......................
ш и р и н а ..................

Масса (без масла), кг

200

3-171Л

Н-171/152Л

200 150

889752Х  
260Х 540Х  132

32144
2 2 0X 34 0X 56

8156Л
2 8 0X 35 0X 53

2850
1090
2300

3 - 1 7 1 Л  3 -17 1Л

Н -П1/152Л Н-171/152Л

88 985 2X 9889468
260  X 5 8 0 X 14 5  340 X 6 2 0 X 17 0

3282140  32144
200 X 310  X 82 220 X 340 X 56

Ц К Б 1816 8156Л
220 X  320 X 80 280 X 350 X 53

200 

3 - 1 7 1 Л

3000
1200
2980

3270
1320
3815

В талевом механизме буровых установок, оснащенных ком
плексом АСП, вместо крюка используется автоматический эле
ватор. Соединение вертлюга с автоматическим элеватором осу
ществляется посредством устройства (рис. VIII.4 ) ,  состоящего из 
петлевых штропов 2, переходной скобы 3 и траверсы 5. Траверса 
надевается на штроп 7 вертлюга и 
соединяется с переходной скобой 
осью 4, закрепленной гайкой 9 и 
шплинтом 10. Положение траверсы 
фиксируется рамками 6, закреп
ленными на штропе вертлюга хо
мутами 8.

Вертлюг подвешивается к тал е 
вому механизму с помощью штро
пов 2, соединяющих переходную 
скобу с автоматическим элевато
ром 1, установленным на талевом 
блоке. Д ля предохранения штропов 
от выпадения проушины автомати
ческого элеватора и переходной 
скобы крепятся болтами. При у с т а 
новке вертлюга в шурф штропы 
вытаскивают и автоматический эле 
ватор освобождается для выполне
ния спуско-подъемных операций.

Рис. VIII.4. Подвеска вертлюга



П араметры  вертлюга должны отвечать требованиям бурения и 
промывки скважин и одновременно соответствовать аналогичным 
парам етрам  подъемного механизма и буровых насосов.

Допускаемая статическая нагрузка — постоянная осевая на
гр у зка ,  которую может выдерж ать  вертлюг без разрушения при 
невращающемся стволе. Уровень осевых нагрузок, действующих 
на ствол вертлюга, зависит от глубины бурения и достигает наи
больших значений при подъеме прихваченной бурильной колонны 
либо при расхаживании обсадной колонны с циркуляцией^буро- 
вого раствора. При этом в целях безопасности наибольший уро
вень действующих нагрузок не должен превышать допускаемой 
нагрузки на крюке, принятой для буровой установки соответст
вующего класса. Поэтому допускаемая статическая нагрузка 
вертлюга должна быть не менее допускаемой нагрузки на крюке 
буровой установки.

Динамическая нагрузка установлена исходя из условия обес
печения расчетного ресурса основной опоры вертлюга при вра
щении с частотой 100 об/мин в течение 3000 ч. Основная опора 
вертлюга вращается с подвешенной к нему бурильной колонной, 
м асса  которой возрастает по мере углубления скважины и зави
сит от используемых труб. Согласно этому, динамическая на
гр узка  на вертлюг рассчитывается по наиболее тяжелой буриль
ной колонне, используемой при бурении скважин заданной глу
бины. Исходя из общепринятой методики расчета подшипников, 
динамическая нагрузка на вертлюг Сб. к, соответствующая весу 
бурильной колонны при частоте вращения 100 об/мин и ресурсе 
3000 ч, определяется по формуле

бб.к =  С/1,9,

где С — динамическая нагрузка  на подшипник вертлюга, кН.
Максимальное давление прокачиваемой жидкости определя

ется, исходя из режима промывки скважины, и должно быть не 
менее наибольшего давления насосов, используемых в буровой 
установке соответствующего класса.

Диаметр проходного отверстия ствола оказывает двоякое воз
действие на работу вертлюга. С его увеличением снижается ско
рость течения промывочной жидкости, поэтому уменьшаются гид
равлические потери и износ внутренней поверхности ствола. 
Одновременно с диаметром проходного отверстия возрастает на
ружный диаметр ствола и в результате этого увеличивается ско
рость скольжения и износ ствола и его уплотнения. Поэтому чрез
мерное увеличение проходного отверстия ствола нежелательно. 
На основе опыта конструирования и эксплуатации вертлюгов диа
метр проходного отверстия ствола принимается равным 75 мм. 
Внутренний диаметр напорной трубы равен диаметру проходного 
отверстия ствола вертлюга.



Частота вращения ствола вертлю га совпадает с частотой 
вращения стола ротора и изменяется в пределах 15—250 об/мин.

Высота штропа должна быть достаточной для соединения 
вертлюга с крюком талевого механизма.

Глава IX
ТАЛЕВЫЙ МЕХАНИЗМ

§ 1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ

Талевый механизм или талевая  система — грузонесущая часть  
буровой установки — представляет собой полиспаст, состоящий 
из кронблока и талевого блока, огибаемых стальным кан ато м . 
Талевый блок снабжен крюком или автоматическим элеватором  
для подвешивания бурильной колонны и обсадных труб . Н а 
грузка подвешенного груза распределяется м еж ду  рабочими с т р у 
нами каната, число которых определяется числом шкивов т а л е 
вого блока и кронблока. Талевая система позволяет уменьш ить 
усилие в канате от веса поднимаемого груза. За  счет этого про
порционально увеличивается длина каната , наматываемого  на 
барабан при подъеме груза на заданную  высоту.

Оснастка талевой системы буровых установок х ар ак тер и зу 
ется тем, что оба конца талевого к ан ата  сбегают с кронблока , 
один из которых крепится к  барабану  буровой лебедки и н а з ы 
вается ходовым или тяговым, а второй (неподвижный) — к  сп е
циальному устройству на металлическом основании вышечного 
блока. При наматывании каната на барабан  талевый блок с кр ю 
ком подтягивается к неподвижному кронблоку. При спуске т а л е 
вого блока канат  разматывается с барабана , вращающегося в  об
ратном направлении под действием веса талевого блока, к р ю ка  
и подвешенной колонны труб. Неподвижная струна талевого к а 
ната используется для установки специальных датчиков, и зм е 
ряющих нагрузку на крюке.

Рабочие струны талевого кан ата  располагаются м еж д у  ш ки 
вами кронблока и талевого блока и в отличие от ходовой и н е
подвижной изменяют свою длину при подъеме и спуске к р ю ка .  
Отношение числа рабочих струн к ан ата  к  числу ходовых струн , 
идущих на лебедку, называют кратностью оснастки. Буровые л е 
бедки связаны с талевым блоком и кронблоком одной ходовой 
струной, и поэтому кратность оснастки талевой системы б ур о вы х  
установок равна числу рабочих струн каната . Так к ак  второй ко 
нец талевого каната неподвижный и поэтому нерабочий, к р а т 
ность оснастки талевой системы буровых установок независимо 
от числа шкивов талевого блока и кронблока является четны м  
числом, равным удвоенному числу шкивов талевого блока ;

т̂с — 2/1.
5  З аказ Л? 2895

(1Х .1)
129



В двухбарабанных лебедках , используемых для  неглубокого 
разведочного бурения, оба конца каната являются ходовыми. 
В этом случае соответственно числу ходовых струн кратность 
оснастки в 2 раза  меньше числа рабочих струн.

Талевые механизмы монтируются на вышке буровых устано
вок и имеют следующие характерные особенности:

талевый блок с крюком располагаются над устьем скважины 
в  свободно подвешенном состоянии и перемещаются в вертикаль
ном направлении строго по оси скважины;

высота подъема крюка ограничивается высотой вышки и без
опасностью спуско-подъемных операций;

диаметры шкивов и габариты других грузонесущих органов 
выбирают с учетом поперечных размеров буровой вышки;

в целях контроля действующих нагрузок и поддержания в про
цессе бурения заданной осевой нагрузки на долото талевые ме
ханизмы оборудуются датчиками и контрольно-измерительными 
приборами;

действующие нагрузки и скорости спуско-подъемных операций 
изменяются в широком диапазоне в зависимости от глубины сква
жины и длины колонны труб.

§  2. КРОНБЛОКИ

Кронблоки устанавливаю т на наголовнике буровых вышек. Они 
являю тся неподвижной частью талевого механизма. Конструкции 
кронблоков зависят от типа используемых вышек и различаются 
по числу шкивов, грузоподъемности и конструктивной схеме.

Шкивы кронблока вращ аю тся на неподвижных осях, распо
ложенных соосно (рис. IX. 1 ,а ,б ,в )  либо несоосно (рис. 1Х,1,г ,д) . 
При несоосной схеме ось шкива, используемого для ходовой 
струны талевого кан ата ,  располагается перпендикулярно к осям 
остальных шкивов. Несоосное расположение шкивов обусловлено
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Рис. IX. 1. Конструктивные схемы кронблоков 
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Рис. IX.3. Секция кронблока

схемой оснастки талевого механизма, обеспечивающей возмож
ность перемещения талевого блока вдоль свечи при использова
нии комплекса АСП для  механизированной расстановки свечей. 
Число шкивов и грузоподъемность кронблоков выбирают в зави
симости от допускаемой нагрузки на крюке.

На рис. IX.2 приведена типовая конструкция кронблока с со
осным расположением шкивов. На сварной раме 1 в разъемных 
опорах 2 и 5 установлены две секции 4 я 7  шкивов. Рама сварена 
из продольных и поперечных балок, изготовленных из проката 
высокого качества. Оси в опорах предохраняются от провертыва
ния дюбелями 6. Подвесной блок 3 используется для вспомога
тельных работ.

К аж дая  секция (рис. IX.3) состоит из оси 1, на которой уста 
новлены шкивы 4, вращающиеся на подшипниках качения 2. 
В зависимости от грузоподъемности кронблока шкивы устанав-
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Т а б л и ц а  I X .1 Техническая характеристика кронблоков
г.

П араметры

Г рузоподъемность, 
т
М аксимальное на
тяжение ходовой  
струны, кН 
Число канатных 
шкивов 
Диаметр, мм:

наружный шкива 
каната 
оси шкивов 

Номер подшипни
ков шкивов 
Размеры подшип
ников, мм 
Габариты, мм: 

высота 
длина 
ширина 

Масса, т  
Конструктивная 
схема

КБ5-185БР

185

230

1180
28

170
42234

17 0 X 3 1 0 X 5 2

1285  
1630  
996  

2,24  
Рис. IX . 1, а

У КБ А-6-200

200

200

1000
28

170
42234

17 0 X 3 1 0 X 5 2

1615
2810
2240
2,7

Рис. IX . 1, б

УКБА-6-250

250

250

1250 
32 

220 
97744Л

220 X 34 0 X 10 0

1890
4370
2780
5,8

Рис. IX . 1, г

УКБА-6-270

270

270

1120
32

220
42244

220 X 400 X 65

1320
2320
1440
3,4

Рис. IX . 1 , 6

Обозначения в шифре: У — У ралм аш завод; КБ — кронблок; А — для работы с А-обраэ 
подъемность в т; тр е т ь я  цифра — порядковый номер кронблока в буровой устан овке.

ливают на д ву х  роликовых либо сдвоенных подшипниках с кони
ческими роликами. Последние имеют общее наружное кольцо и 
два внутренних. М еж ду  подшипниками соседних шкивов на оси 
имеются распорные кольца 7, благодаря которым исключается 
трение ступиц смежных шкивов, вращающихся с различной ча
стотой. М еж ду  наружными кольцами роликоподшипников в сту
пицах шкивов устанавливаю тся разрезные пружинные кольца 3, 
а на оси — распорные кольца 5 с проточкой и отверстиями для 
выхода смазки к  подшипникам. Через масленки 11, продольные о 
и радиальные 6  отверстия в оси смазка подается ручным насосом 
в полость м е ж д у  кольцами 3  и 5 подшипников шкива.

Д ля сохранения смазки и защиты подшипников от загрязне
ния используются фланцевые крышки 9, закрепленные на ступи
цах шкивов. В других конструкциях для  этого используются л а 
биринтные уплотнения, состоящие из колец, запрессованных 
в ступицу и входящ их в кольцевой паз ступицы соседнего шкива. 
Осевые зазоры подшипников регулируются гайкой ^12, предохра
няемой от отвертывания винтом 10 либо стопорной шайбой.

Шкивы и подшипники кронблоков изнашиваются неравно-



У КБА-7-320 УКБА-7-400-1 УЗ-ЗОО У КБА-7-500 БУ-75Бр

320 400 300 500 100

265 350 420 425 85

7 7 7 7 5

1250 1400 1510 15 10 800
32 35 38 38 25

220 260 260 380 140
97744ЛМ 70 9 7 152М 2097152 1097976 12228

2 2 0 X 3 4 0 X 1 0 0 260 X 4 0 0 X 10 4 2 6 0 X 4 0 0 X 1 8 6 380 X  520  X 150

2080 2160 1870 2020 1040
4100 4230 3970 5090 1520
2950 2980 2580 2220 1000
6,0 7,0 8,3 11 ,7 1,3

Рис. IX . 1, д Рис. IX . 1, в Рис. IX . 1, а

ной вышкой и комплексом АСП; первая цифра — число ш кивов; вторая цифра — грузо-

мерно. Опыт показывает, что наибольшему износу подвергаются 
подшипники и канавки шкива, огибаемого ходовой струной тал е 
вого каната, и соседних с ним быстровращающихся шкивов. С ек 
ционное расположение шкивов позволяет обеспечить их равно
мернее изнашивание путем поворота каждой секции на 180° либо 
их перестановки, если число шкивов в секциях одинаковое. Благо
даря этому увеличивается срок службы кронблока.

Секции шкивов закрываются кожухами. Д л я  предотвращения 
выскакивания каната из канавки шкива зазор  м еж ду  шкивами 
и кожухом не должен превышать 0,15 диам етра  каната. При 
больших зазорах канат может соскочить и оказаться  затянутым 
м еж ду смежными шкивами. В результате этого часть рабочих 
струн разгружается, а из-за перегрузки оставшихся в работе 
струн может произойти обрыв каната.

На рис. 1Х.4 показан трехсекционный кронблок с несоосным 
расположением секций, отличающийся от предыдущей конструк
ции тем, что ходовой шкив 1 находится на отдельной опоре 2, у с 
тановленной на верхней полке рамы 3.

Техническая характеристика кронблоков приведена в табл. IX. 1.



В талевом блоке число шкивов на единицу меньше, чем в пар
ном с ним кронблоке. В отличие от кронблока талевый блок не 
испытывает нагрузок  от натяжений ходовой и неподвижной струн 
каната , поэтому грузоподъемность его меньше, чем кронблока. 
М асса талевого блока должна быть достаточной для обеспечения 
необходимой скорости его спуска, в связи с чем талевые блоки 
обычно массивнее кронблока, хотя число шкивов и грузоподъем
ность последних больше. Талевые блоки изготовляют одно- и 
двухсекционными. Они предназначены соответственно для ручной 
расстановки свечей и для  работы с комплексом АСП. Двухсекци
онные талевы е блоки при необходимости могут быть использо
ваны для ручной расстановки свечей.

Односекционный талевый блок  (рис. 1Х.5) состоит из двух 
щек 1 с приваренными накладками 2, изготовленными из сталь
ного листа. Щ еки, соединяемые траверсой 11  и двумя болтовыми 
стяж кам и  4, образуют раму талевого блока. М ежду траверсой и 
стяжками  в щ еках  имеется расточка для  оси 6 шкивов. Ось кре
пится в щ еках  д вум я  гайками 12, предохраняемыми от отвинчи-
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вания стопорной планкой 7. Шкивы 9 на оси талевого  блока уста 
навливаются на подшипниках качения 8 подобно шкивам крон- 
блока. Д ля  предотвращения выскакивания к а н а т а  из канавки 
шкивов на стяж ках  4 закреплен нижний к о ж у х  3. С наружной 
стороны шкивы закрываются кожухами 10 с прорезями в верхней 
части, предназначенными д л я  выхода каната.

Кожухи талевого блока изготовляются из листовой стали либо 
литыми. Предпочтительнее литые кожухи, обладаю щие большей 
массой, благодаря которой возрастает скорость спуска незагру
женного талевого блока. Н а нижних вытянутых концах имеются 
отверстия для осей, соединяющих талевый блок непосредственно 
с корпусом крюка. Д ля  соединения с крю ками, имеющими 
штропы, талевые блоки снабжаю тся серьгой, которая находится 
в отверстиях кронштейнов, приваренных к нижним концам щек. 
Серьга талевого блока заводится под штроп крю ка и крепится 
в отверстиях кронштейнов при помощи пальцев. Подшипники 
смазываются пружинными масленками через отверстия 5 в оси 
шкивов талевого блока.

Двухсекционный талевый блок  (рис. 1Х.6) состоит из трех
блочной 2 и двухблочной 5  секций, соединенных желобом 3, ко
торый направляет талевый блок при его перемещении вдоль 
свечи. Д ля  расстановки свечей на два подсвечника, расположен
ных у  противоположных граней буровой вышки, вместо желоба 
используется поворотная муфта. Установка шкивов 1 на осях, 
крепление осей в щеках каж дой  секции, см а зк а  подшипников и 
их предохранение от загрязнения, а такж е  кож ухи  10  шкивов вы
полнены по аналогии с ранее рассмотренными конструкциями 
кронблоков и талевых блоков.

В щеках секций талевого блока установлены две  параллель
ные оси 6 для подвески траверсы 7. Одновременно оси 6 служ ат  
для жесткого соединения секций талевого блока. В траверсе уста 
новлен стакан 14 на упорном шарикоподшипнике 13. К стакану 
на двух  валиках 8 подвешена скоба-подвеска 9  с проушинами 
для штропов автоматического элеватора, используемого в ком
плексе АСП. При ручной расстановке свечей в проушины скобы 9 
подвешиваются петлевые штропы для работы с обычными эле
ваторами. В процессе бурения скоба используется для  подвески 
вертлюга. Положение скобы фиксируется зам ком  12.

В отличие от талевых блоков, используемых д л я  ручной рас
становки свечей, в рассматриваемой конструкции имеются допол
нительный кожух 11 для защиты от возможных ударов  и резино
вый буфер 4, на который при подъеме талевого блока ложится 
центратор комплекса АСП. В других конструкциях двухсекцион
ных талевых блоков щеки каж дой  секции соединяются осями, на 
которых устанавливаются специальные подвески с проушинами 
для штропов автоматического элеватора или трехрогого крюка 
(У4-300, УТБА-6-400).

Техническая характеристика талевых блоков приведена 
в табл. IX.2.



Рис. 1Х.6. Двухсекционный талевый блок  
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Рис. 1Х.6. (П родолж ение)



П араметры ТБК4-140Бр УТБА-5-170 УТБА-5-200

Грузоподъемность, т 
Ч и сло канатных шкивов 
Ч и сло секций 
Д иаметр, мм:

наружный шкива 
каната 
оси шкивов 
проходного отверстия 

Номер подшипников .шкивов 
Размеры  подшипника, мм 
Номер упорного подшипника 
траверсы  
Габариты , мм: 

высота
дли н а по оси блоков 
ширина 

М асса, т

140
4
1

1180
28

170

42234
1 7 0 X 3 10 X 5 2

2 115
1240
800
3 ,5

170
5
2

1000 
28  

170  
210 

42234  
1 7 0 X 3 1 0 X 5 2  

8268 Л

2305
1410
1090
4,4

200
5
2

1250 
32 

220 
210 

97744ЛМ  
2 2 0 X 3 4 0 X 1 0 0  

8268 Л

2635
1450
1360
7,3

§  4. ШКИВЫ КРОН БЛОКОВ И ТАЛЕВЫ Х БЛОКОВ

Ш кивы кронблоков и талевы х  блоков имеют одинаковую кон
струкцию и размеры. Д иаметр  шкива, профиль и размеры к а 
навки существенно влияют на срок службы и расход талевых 
канатов . Усталостная долговечность каната возрастает с увели
чением диаметра шкивов, т а к  к ак  при этом уменьшаются повтор
но-переменные напряжения, возникающие в канате при огибании 
шкивов. В буровых устан овках  диаметры шкивов ограничиваются 
габаритами  вышки и удобством работ, связанных с выносом све
чей на подсвечник. На основе изучения отечественного и зарубеж
ного опыта конструирования и эксплуатации буровых установок 
установлено, что оптимальное значение диаметра шкива опреде
л яется  из условия

£>ш/СЛ*к =  150— 160, (1Х-2)
где  1)ш — диаметр шкива по дну канавки; К  — запас прочности 
к а н а т а ;  ¿/к — диаметр к ан ата .

К ан авка  шкива имеет У-образный профиль с круглым ложем, 
обеспечивающим кан ату  достаточную опорную поверхность. Р а 
диус  лож а  канавки выбирают в зависимости от диаметра каната:

г =  £*к/2 +  (2,5-г 4). (1Х-3)
При значительном увеличении радиуса ложа канавки опорная 

поверхность каната уменьшается и в результате возрастающих 
контактных давлений снижается срок его службы. Поэтому диа
метр каната должен соответствовать принятому его значению 
в используемом типоразмере шкива. Д ля устранения преждевре-



УТБА-5-225 УТБА-6-250 УТБА-6-320 У4-300 УТБА-6-400 Б У -75 Б р

225 250 320 300 400 100
5 6 6 6 6 4
1 2 2 2 2 1

1120 1250 1400 1510 1510 80 0
32 32 35 38 38 2 5

220 220 260 260 380 140
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менного износа профиль канавки шкивов должен обеспечить бес
препятственное набегание и сбегание каната . Касание к ан ата  с т е 
нок канавки шкива сопровождается трением, обусловленным р а з 
ностью линейных скоростей каната и контактирующих с ним бо
ковых стенок канавки.

Д ля  нормальной работы каната угол а  развала  стенок к а н а в к и  
должен быть больше угла у отклонения к ан ата  от плоскости в р а 
щения шкива (рис. 1Х.7). Отклонение рабочих струн тал ево го  
каната от плоскости вращения шкивов обусловлено оснасткой т а 
левой системы и смещением свободно подвешенного тал ево го  
блока относительно кронблока вследствие разницы в числе ш к и 
вов, установленных на талевом блоке и кронблоке. Углы о т к л о 
нения рабочих струн каната от плоскости вращения шкивов у в е 
личиваются цо мере подъема талевого блока и достигают м а к 
симальной величины в крайнем верхнем положении т ал ев о го  
блока.

Ходовая струна отклоняется от плоскости вращения ш ки ва  
в результате перемещения каната вдоль барабана лебедки. М а к 
симальный угол отклонения ходовой струны определяется длиной  
барабана и расстоянием м еж ду осями барабана и кронблока . 
Угол отклонения неподвижной струны остается неизменным и 
зависит от положения механизма д л я  крепления каната отно
сительно неподвижного шкива кронблока.

Опыт эксплуатации показывает, что угол развала стенок к а 
навки а, рекомендуемый в общепринятых нормах, не уд о в л етво 
ряет условиям работы талевых канатов. Боковые стенки к а н а в к и  
шкивов, изготовленные по этим нормам, интенсивно и зн аш и ва 
ются из-за недостаточного угла р азвала . В связи с этим ш кивы



MOB
Рис. IX.7. Схема д л я  определения угла  а  развала стенок канавки шкива в зави
симости от угла  у  отклонения каната от плоскости вращения шкива

талевы х  блоков и кронблоков имеют угол развала  стенок к а 
навки 50° против 40—45° по ОСТ 24-191-01. Основные параметры 
и размеры шкивов талевы х  механизмов приведены на рис. IX.8 
и в табл. IX.3.

Канавка шкива подвергается поверхностной закалке  до твер
дости Н 1 ?С ^ 4 5  на глубину не менее 3 мм. Радиальное биение 
канавки  шкива не должно превышать 2 мм. Смещение оси сим
метрии канавки от средней плоскости шкива не более 2 мм.

Д ля  повышения долговечности канатов канавки шкивов футе
руются пластмассами, обладающими достаточной износостойко
стью и сопротивляемостью контактным давлениям. Опытно-про
мышленные испытания футерованных шкивов на буровых уста-

Т а б л и ц а  IX .3 Техническая характеристика шкивов талевых механизмов

Типоразмер
шкива

но
м

ин
ал

ь
ны

й 
по 

дн
у 

ка
на

вк
и 

D

1аметр, мм 

та
3 Q Ви та

S b ка
на

та
 

, 
мм Ра

ди
ус

 
ка

на
вк

и
 

г, 
мм

Вы
со

та
 

ка
на

вк
и 

Н,
 м

м,
 

не 
ме

не
е

Ш
ир

ин
а 

об
од

а 
В, 

мм
, 

не 
ме

не
е

Ра
ди

ус
 

пр
о

ф
ил

я 
ги 

мм

М
ас

са
, 

кг
, 

не 
бо

ле
е

Ш к-800-25 800 900 25 14 50 85 30 120
Ш к-900-28 900 1000 28 15,5 50 90 30 150
Ш к-1000-32 1000 1120 32 18 60 100 35 250
Ш к-1140-32 1140 1250 32 18 55 100 35 310
Ш к-1285-35 1285 1400 35 19,5 57,5 115 38 390
Ш к-1365-38 1365 1500 38 21 67,5 115 38 430



новках показали, что вследствие снижения контактных н апряж е
ний в наружных проволоках наработка т ал евы х  канатов значи
тельно возрастает.

§ 5. КРЮКИ И СПЕЦИАЛЬНЫЕ ПОДВЕСКИ

Крюки и другие специальные подвески, присоединяемые к т а л е 
вому блоку, предназначены для:

подвешивания вертлюга и бурильной колонны при бурении 
скважины;

подвешивания с помощью штропов и элеватора колонн буриль
ных и обсадных труб при спуско-подъемных операциях;

подвешивания и перемещения на площадке буровых тяжелого 
оборудования при монтажно-демонтажных работах  и инструмента 
при бурении скважины.

Крюки используются при ручной расстановке свечей. При р а 
боте с комплексом АСП крюки заменяются специальными под
весками. В современных буровых установках применяются трех
рогие крюки, отличающиеся грузоподъемностью. Конструкции 
буровых крюков существенных различий не имеют.

Крюк (рис. 1Х.9) состоит из литого корпуса 9 и собственно 
крюка 12. В трехрогих крюках основной рог 1 используется д л я  
подвешивания вертлюга, а два  боковых рога 13  — для штропов 
элеватора. Корпус соединяется с крюком при помощи ствола 11, 
установленного в полом стакане 10 на пруж инах  6, затянутых 
гайкой 5. Стакан опирается на упорный шариковый подшипник 7 
и может поворачиваться относительно корпуса. Гайка ствола 
имеет продольные пазы под направляющие планки, приваренные 
к верхнему торцу стакана. Благодаря этому вместе со стаканом 
поворачивается ствол с крюком, что позволяет предохранить т а 
левый канат от закручивания при поворачивании крюка.

В процессе бурения крюк относительно корпуса фиксируется 
стопором 4, вмонтированным в полухомуты стопорного устрой
ства 3, неподвижно закрепленного в наружной кольцевой про
точке нижней части стакана. От самоотвинчивания ствол предо
храняется стопорной планкой 14, установленной в радиальных 
пазах ствола. Пружина 6 состоит из двух  секций и работает на 
сжатие. Ход пружины и ее грузоподъемность при выбранном ходе 
обеспечивают необходимый при отвинчивании приподъем свечи 
на высоту замковой резьбы. При нагрузках , превышающих вес 
одной свечи, пружина сж имается до упора торцов гайки и стакана. 
В крюках КТБ-4-140Бр вместо ствола используются безрезьбовые 
подвески.

Собственно крюки изготовляются литыми из высокопрочных 
стальных отливок либо пластинчатыми из легированной терми
чески обработанной листовой стали. Пластинчатые крюки впер
вые были использованы в  буровых установках  Уралмаш завода. 
Пластины крюка соединяются заклепками с потайными голов
ками. В зеве крюка 1 устанавливается фасонный вкладыш из
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литой стали, обеспечивающий сохранность пластин и плавность 
прилегания контактирующих поверхностей штропа вертлюга и 
зева крюка.

Боковые рога 13 устанавливаются на оси, запрессованной в рас
точку пластин. Зев основного рога закрывается автоматически 
при заведении штропа вертлюга в результате поворота подпру
жиненной защ елки 2. Боковые рога закрываются откидными ско
бами. Грузоподъемность боковых рогов крюка в большинстве 
случаев выше грузоподъемности основного рога. В крюкоблоках 
крюк соединяется со щеками талевого блока при помощи осей 8,



установленных в карманах его корпуса и закрепленных стопор
ными планками. Талевые блоки с серьгой соединяю тся с крюком 
при помощи штропа, установленного на осях в к ар м ан ах  корпуса 
крюка.

При работе с двухсекционными талевыми блоками  бурильная 
колонна при спуско-подъемных операциях подвеш ивается к  авто
матическому элеватору, который в комплексе АСП заменяет крюк. 
В процессе бурения скважин вертлюг присоединяется к автома
тическому элеватору при помощи дополнительной подвески (см. 
рис. У Ш .4).
Техническая характеристика крюков
Типоразмер крюка ......................
Грузоподъемность основного ро

У К -225 У 5 -300 КТБ-4-140Бр

га, т  ....................................................
Грузоподъемность боковых рогов,

225 300 140

т ............................................................. 250 400 140
Подвеска крюка к талевому блоку Блочная Два петлевы х Блочная

Тип резьбы ствола ......................

Диаметр, мм:

Специальная
штропа

трапецеи
дальн ая

Без резьбы

резьбы ствола .......................... 18 0 X 2 0 220X 20
о с и ................................................ 140 140
зева крюка под вертлюг . . 220 300 170
зева боковых рогов . . . .  

Номер упорного шарикоподшип
150 150 110

ника .................................................... 8272 8292 8836
Рабочий ход пружины, мм . . . 
Грузоподъемность пружины крю
ка, т:

145 150 175

в начале рабочего хода . . 3 ,7 4 ,6 1,7
при выбранном ходе пружины 

Габариты, мм:
10 12 ,25 4

по боковым р о г а м ................. 560 670 620
ширина по корпусу крюка 600 750 615
высота ....................................... 2615 4095 1427

Масса, т ................................................ 2 ,9 4 ,8 1,4

§ 6 . УСТРОЙСТВА Д Л Я  КРЕПЛЕНИЯ  
НЕПОДВИЖНОЙ СТРУНЫ ТАЛЕВО ГО  КАНАТА

В талевых механизмах применяют устройства д л я  крепления не
подвижной струны талевого каната нескольких типов. Н аряду 
с основным назначением рассматриваемые устройства обеспечи
вают удобство и быстроту смены и перепуска талевого каната.

Механизмы для крепления неподвижной струны талевого к а 
ната (рис. IX. 10) различаются по грузоподъемности и состоят 
из станины 1, на которой находится рычаг 4 с осью 7 и подшип
ником качения 8. На рычаге установлены конический барабан 6 
и зажимы 3 для  крепления талевого каната 5. Б лаго даря  враще
нию конического барабана в подшипнике 10, расположенном на 
оси 9, канат без скольжения, легко и быстро перемещается по 
барабану, что позволяет сократить время, задал ж и ваем о е  на 
смену и перепуск каната. Планки 12, закрепленные на рычаге,



Рис. IX. 10. М еханизм д л я  крепления неподвижной струны талевого каната

удерж иваю т витки каната от перехлестывания при вращении 
барабана.

После смены и перепусков каната барабан жестко соединя
ется с рычагом при помощи стопорного пальца 11, а свободный 
конец к а н а т а  крепится в з аж и м а х  3. В результате этого образу
ется рычаг, относительно оси 7 которого на плече а действует 
дви ж ущ ая  сила 5 Н от натяжения неподвижной струны каната,



Т а б л и ц а IX .4 Техническая характеристика устройств для креплений 
неподвижной струны талевого каната
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а на плече Ь — сила Ря сопротивления, воспринимаемая датчиком 
веса 2, установленным м еж ду рычагом и станиной.

По условию равновесия действующее на датчик усилие умень
шается пропорционально отношению плеч рычага:

Рд =  5 на/6.

Перенос места установки датчика веса с неподвижной струны 
каната в устройство для  крепления ее позволяет ускорить смену 
и перепуск каната за счет устранения операций, связанных со 
снятием и установкой датчика веса (выполняемых в случае его 
расположения на неподвижной струне).

Техническая характеристика устройств для  крепления непод
вижной струны талевого кан ата ,  используемых в отечественных 
буровых установках, приведена в табл. 1Х.4.

§ 7. ОСНАСТКА ТАЛЕВЫ Х МЕХАНИЗМОВ

Правильный ¡выбор кратности и схемы оснастки талевого меха
низма имеет важное значение. От кратности оснастки зависят 
диаметр и длина используемого каната, кинематика и нагружен- 
ность всей подъемной части бурового комплекса, включающей 
талевый механизм, буровую лебедку и ее привод. С увеличением 
кратности оснастки уменьшаются усилия в струнах к ан ата  и про
порционально возрастает длина каната, необходимая д л я  подъема 
талевого блока на заданную высоту. При снижении усилий в стру
нах каната можно уменьшить его диаметр и соответственно диа
метры барабана лебедки и шкивов талевого блока и кронблока.



Однако при увеличении длины каната возрастает необходимая 
канатоемкость барабана. Рост числа перегибов каната на шкивах, 
вызы ваем ы й  увеличением кратности оснастки, можно компенсиро
вать  некоторым повышением запаса прочности каната, что более 
существенно влияет на его усталостную прочность, чем число 
перегибов.

Скорости подъема крюка (в м/с) определяются по формуле

ик Р яО срЯд^Ш т.Лр,

где пДв — частота вращения вала  двигателя лебедки, об/мин; 
£>СР — средний диаметр навивки каната на барабан лебедки, м; 
¿т. с — кратность оснастки талевой системы; ¿ТР — передаточное 
число трансмиссии (от вала  двигателя до лебедки).

Из приведенной формулы имеем

1тр —-  Зг£)срОдв/60Укр1т.с-

К ак  видно, необходимое передаточное число трансмиссии бу
ровой лебедки уменьшается с увеличением кратности оснастки 
талевой системы. Благодаря меньшему редуцированию упроща
ется конструкция и снижается металлоемкость трансмиссии. 
Важно т а к ж е  отметить, что с увеличением кратности оснастки 
уменьшаются изгибающие и крутящие моменты, которые дей
ствуют на детали подъемного механизма, расположенные между 
лебедкой и двигателями, и возрастают запас сцепления фрикци
онных муфт и запас торможения ленточного тормоза лебедки, 
что благоприятно влияет на срок их службы. Поэтому при вы
боре кратности оснастки следует не только исходить из прочности 
каната , но и учитывать влияние кратности оснастки на конструк
тивные и эксплуатационные качества всего подъемного механизма 
буровой установки.

Последовательность огибания канатом шкивов кронблока и 
талевого блока определяется схемой оснастки талевого меха
низма. Различают параллельную и крестовую схемы оснастки. 
При параллельной оснастке оси кронблоки и талевого блока рас
полагаю тся в пространстве параллельно, а при крестовой перекре
щиваются под углом 90°. Предпочтительнее крестовая схема 
оснастки (рис. IX.11), при которой ходовая струна каната распола
гается  на среднем шкиве кронблока и поэтому обеспечивается бо
лее равномерная и плотная навивка каната на барабан лебедки.

При параллельной оснастке ходовая струна располагается на 
одном из крайних шкивов кронблока, что ухудшает намотку к а 
ната из-за сравнительно большой разницы углов отклонения к а 
ната от плоскости вращения ходового шкива в крайних положе
ниях к ан ата  на барабане лебедки. Опыт показывает, что при 
крестовой оснастке значительно уменьшаются раскачивание не-



Рис. IX .11. Развернутая схема и последовательность оснастки талевого  м еха
низма:
а  — при ручиой расстановке свечей (кронблок соосный): НС — I  — 5 — VI — I  — I I  — 4 — 
Н С - 1 -  ч V и  ' а  б Т!/ПрИо Ра,б,°,те  „ с  комплексом АСП (кронблок несоосный):
х о до вая^ тр ун Г  ~  ,  2 ~  11 ?  ® VI — АС; НС  -  неподвиж ная струн а; ХС

нагруженного талевого блока при спуско-подъемных операциях, 
а такж е  момент от сил упругости каната , вызывающей зак р уч и ва 
ние талевого блока.

§ 8. РАСЧЕТНЫЕ НАГРУЗКИ

Детали и узлы талевого механизма рассчитываются на прочность 
по наиболее опасным нагрузкам, включающим максимальную  р а 
бочую нагрузку  и собственный вес подвижных частей талевого 
механизма. Максимальная рабочая нагрузка ограничивается до 
пускаемой нагрузкой на крюке, регламентируемой д л я  каж дого  
класса буровых установок (см. табл. II. 1).

С учетом собственного веса подвижных частей талевого  м ех а 
низма расчетные нагрузки составляют: 

для деталей крюка
^ к р  =  -Р т а х + G mT+ б э л ;

для деталей талевого блока 
Р-т. б — Ртах +  GKp +  GШ Т  +  О э л ;

для деталей кронблока

РКб =  Р шах — |_ Gt6 GKp -f- GmT -f- G3JI = lT c
=  P max ( ¿ т .  с  “I" 2)/ i'TiC G f

Здесь Pкр; P тб! P кб расчетные нагрузки для  деталей  крю ка , 
талевого блока и кронблока; Р тах — допускаемая н а гр узк а  на 
крюке; GmT; G3Ji’, GKр; GT, б вес штропов, элеватора, крю ка и 
талевого блока; GT — вес подвижных частей талевого механизма.



Т а б л и ц а  IX.5 Расчетные значения веса подвижных частей 
талевого механизма

Диаметр 
каната, мм

Вес подвижных частей талевого механизма (?т 
(в кН) при оснастке

4X5 5X6 6X7

25 50 _ _
28 60 80 —
32 80 100 120
35 _ 120 150
38 — 180

В проектировочных расчетах вес подвижных частей талевого 
м еханизма принимается в зависимости от оснастки и диаметра 
к ан ата .  Н а основе статистических данных Уралмашзаводом уста 
новлены средние значения веса  подвижных частей талевого меха
низма, обеспечивающие достаточную скорость спуска незагружен
ного элеватора (табл. IX.5 ).

Разница м еж ду фактическим и табличным значениями веса 
подвижных частей талевого механизма существенно не влияет 
на результаты  расчетов. Вес подвижных частей талевого меха
низма в зависимости от допускаемой нагрузки на крюке

От =  (0,034-0,04) Р тах. (IX.4)

Расчеты  на выносливость проводят по эквивалентным нагруз
кам

Р  экв =  К-эР,

где  д-э _  коэффициент эквивалентности (долговечности); Р  — рас
четная нагрузка.

Д л я  деталей талевого механизма (за исключением подшип
ников) коэффициент эквивалентности /Сэ = 0,5.

Коэффициенты запаса статической прочности И  и на вынос
ливость [п] должны быть не менее следующих допускаемых зна
чений: [п]= 1,7; [5] = 3,5.

Ч астота  вращения шкивов зависит от скорости крюка и числа 
струн кан ата  от неподвижного шкива до (рассматриваемого шкива 
талевого  механизма:

п£ =  60икр1£/п0ш, (IX.6)

где  п.1 — частота вращения /-го шкива; Укр — скорость крюка, м/с; 
¿г — число рабочих струн от неподвижного до ¿-го шкива; Dш — 
диам етр  шкива, м.



Подшипники талевого кронблока рассчитывают и вы би раю т 
по нагрузке и частоте вращения ходового шкива, являю щ егося  
наиболее нагруженным. Расчетая долговечность подшипников 
принимается равной 3000 ч при условной частоте вращ ен и я  
100 об/мин.

Глава  X
ТАЛЕВЫЕ КАНАТЫ

§ 1. РАЗМЕРЫ , ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ , КОНСТРУКТИВНЫЕ 
И ТЕХНОЛОГИЧЕСКИЕ ОСОБЕННОСТИ

Стальные проволочные канаты, используемые для соединения б у 
ровой лебедки с кронблоком и талевы м  блоком, называю тся т а 
левыми канатами. В процессе эксплуатации талевые к ан аты  под
вергаются растяжению и многократным перегибам на ш к и в ах  
кронблока, талевого блока и барабане лебедки, в р езультате  к о 
торых происходит усталостное разрушение их. Н аружны е про
волоки каната подвергаются износу на шкивах и барабане л е 
бедки, поэтому ускоряется процесс их усталостного разруш ения. 
Вследствие недостаточной долговечности возрастают потребление 
талевых канатов и вынужденные простои буровых устан овок  
в ожидании смены изношенных канатов, что отрицательно в л и яет  
на технико-экономические показатели бурения.

Согласно ГОСТ 16 853—71, талевы е канаты для эк сп л уатац и 
онного и глубокого* разведочного бурения изготовляются в трех  
исполнениях, различающихся по типу используемых сердечников:

1 — с металлическим сердечником (м. с ) ;
2 — с органическим трехпрядным сердечником (о. с .) ;
3 — с пластмассовым стержневым сердечником (и. с.).
Основные размеры и параметры талевых канатов приведены 

на рис. Х.1 и в табл. X. 1.
Диаметр каната измеряется штангенциркулем по вы ступ ам  

диаметрально расположенных прядей (рис. Х.2). П редельные

Рис. Х.1. Талевые канаты типа ЛК -РО  с сердечниками:
0 — металлическим; <? — органическим трехпрядным; в — пластмассовым



Т а б л и ц а  Х.1 Основные размеры и параметры талевых канатов по ГОСТ 168 
6X 31  +  и. с.)

«ЛК
&4>8св
ВСС

Диаметр проволоки, мм

ко.с

§
&

2-го слоя

А ®ч 2о с

В
55 **2 о5 ч<0 о а я

° 2 (* аеЬ с

Расчетная площ адь 
сечения всех  прово

лок, мм! , исполне
ния

1-го
2-го 

и 3-го

Расчетная масса 
100 м смазанного 

кан ата , к г  
исполнения

1-го 2-го

25 1,35 1,30

28 1,55 1,45

32 1,70 1,60

35 1,85 1,75

38 2,00 1,90

П р м е ч а и и я :

1,20

1,30

1,50

1,65

1,80

0,85

1,00

1,10

1,20

1,30

1,60

1,80

2,00

2,20

2,40

300,64

376.50 

470,06 

564,13

672.50

262,18 

329,95 

409,94 

494,01 

585,92

266

338

415

505

598

245

300

380

464

545

лнения 1 снабж ается сердечником 6 x 7 + 1  м. с. При 
меньш е массы кан ата  исполнения 2.

ПраВильно Неправильна

Шае свивки.

Рис. Х.2. Измерение диаметра каната штангенциркулем а и замер шага свивки 
шестипрядного каната б
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Исполнение 1 Исполнение 2 и 3

481,0 408,8 511,0 433,4 541,1 456,9 419,1 356,5 445,7 378,8 471,9 401,1
602,4 512,0 640,0 544,0 677,7 576,0 527,9 448,7 560,9 476,8 593,9 504 ,8
752,1 639,3 799,1 679,2 846,1 719,2 655,9 557,5 696,9 592,4 737,9 627 ,2
902,6 767,2 959,0 815,2 1015,4 863,1 740,4 671,8 639,8 713,8 889,2 755,8

1076,0 914,6 1143,3 971,8 1210,5 1028,9 937,5 796,9 996,1 846,7 1054,7 896 ,5

использовании сердечника 6 x 7 + 1  о. с. разры вны е ус и л и я  к ан ата  снижаю тся н а  2 %

отклонения диаметров каната должны быть + 6  %, для к ан атов  
исполнения 1 и 3 — 10% для канатов исполнений 2 и 3.

Шаг свивки каната измеряется по расстоянию между д в у м я  
одноименными точками наружных проволок, расположенных че
рез каж дые £+1 прядей, где £ — число прядей в канате (рис. Х.2, 
б). С уменьшением шага свивки возрастают прочность и с т р у к 
турная плотность каната. В талевых к ан атах  шаг свивки прово
лок в прядях и сердечнике не должен превышать их 8,5-кратного 
диаметра, а шаг свивки прядей в канате —■ 6,5-кратного ди ам етр а  
каната. По длине каната шаги свивки проволок в прядях и прядей  
в канате должны быть равномерными.

Прочность каната на разрыв характеризуется суммарным р а з 
рывным усилием всех проволок в канате Р с и агрегатным р а зр ы в 
ным усилием Ра. Суммарное разрывное усилие определяется по 
формуле

Рс =  / 1^x0Ь1 ¡ч,Щрь2 +  /з«з(Т(,з,

где /ь \2, /з — площади поперечного сечения проволок каната ; П\, 
^2, п3 число проволок каждого диаметра ; оы, оЬ2, сгьз — пределы 
прочности проволок соответствующего диаметра .

Агрегатное разрывное усилие определяется в результате р а с 
тяжения готового каната на испытательных машинах. Опыт по
казывает, что из-за деформации проволок при свивке и неравно
мерного натяжения прядей разрывное усилие кан ата  в целом или 
агрегатное разрывное усилие каната меньше суммарной прочно-



Сти проволок, использованных при его изготовлении. Потеря проч
ности каната от свивки характеризуется коэффициентом

Д =  Рс - .Р^  100 0/о 
Р с

Д ля  талевых канатов  потеря прочности от свивки не должна 
превышать 15 1%,.

Проволоки д л я  канатов изготовляют из высокоуглеродистой 
стали с добавками  0,4—0,7 %, марганца и 0 ,3%  кремния. В ре
зультате термической обработки и наклепа при протяжке (воло
чении) предел прочности проволоки может быть увеличен до 
2600 МПа. Пряди и металлические сердечники талевых канатов 
изготовляются из светлой (без защитного металлического покры
тия) проволоки с пределом прочности 1600— 1800 МПа. Прово
локи с более высоким пределом прочности обладают понижен
ной усталостной прочностью и поэтому для  изготовления талевых 
канатов не используются. Важное значение имеет однородность 
проволоки по ее длине.

По допускаемому разбегу предела прочности и пластических 
свойств (числу перегибов и скручиваний до разрушения) прово
локи талевых канатов  делятся на две марки — высшую В и пер
вую /. Допускаемый разбег предела прочности проволок, взятых 
из каната, не должен превышать величин, указанных ниже.
Маркировочная группа каната по пределу прочности,
МПа ............................................................................................  1600
Допускаемый разбег предела прочности, МПа, каната 
марки:

В ........................................................................................  26

Долговечность стальных канатов существенно зависит от м а 
териала и конструкции их сердечника, препятствующего смещению 
црядей и смятию к ан ата  под действием осевых и радиальных на
грузок. Канаты с органическим сердечником из растительных во
локон (пенька, сизаль, манила) наиболее гибкие. Канаты с пласт
массовыми и металлическими сердечниками обладают большей 
сопротивляемостью поперечному сжатию, благодаря чему лучше 
сохраняют свою форму при огибании шкивов и намотке на бара
бан. Пластмассовые сердечники в виде сплошного круглого стер
ж н я  впервые были применены в талевых канатах. Лабораторные 
и промысловые испытания на буровых показали, что наработка 
талевых канатов с пластмассовым сердечником на 20—30 %, пре
вышает наработку однотипных канатов с пеньковым сердечником.

Д ля  защиты от износа и атмосферной коррозии канат покры
вают при свивке специальными смазками (технический вазелин, 
битум в сочетании с гудроном, полиамидные смазки и др .) .  
Смазки для талевы х  канатов наряду с антикоррозионными^ и ан
тифрикционными свойствами должны обладать достаточной при- 
липаемостью (адгезией) и температурной стойкостью. Повышен
ные требования к адгезионным свойствам смазок обусловлены

1700 1800

27 29  
34 37



действием значительных центробежных сил, отбрасывающих 
смазку с поверхности кан ата  при огибании шкивов и барабана.

Физико-механические свойства смазки долж н ы  сохраняться 
при температурах от —50 до +50°С , характерны х для  северных 
и южных районов бурения. Указанным требованиям наиболее 
полно отвечают смазки Московского нефтемаслозавода, специ
ально разработанные для талевы х канатов. Однако из-за ограни
ченных объемов производства эти смазки не получили распро
странения. Взамен используются смазки 39-У. С м азку  наносят 
тонким слоем внутрь прядей и на поверхность канатов  в процессе 
их изготовления. Органические сердечники к а н а т а  пропитываются 
противогнилостными и антикоррозионными составами.

Талевые канаты изготовляют путем двойной свивки — прово
лок в круглые пряди, а последних в однослойные шестипрядные 
канаты (тросы). Шестипрядная конструкция обладает  рациональ
ным соотношением диаметров прядей и сердечника, при котором 
обеспечивается выгодное сочетание прочности и гибкости каната.

По способу свивки канаты  тросовой конструкции подразделя
ются на обыкновенные и нераскручивающиеся. В о б ы к н о в е н 
н ы х  к а н т а т а х  проволоки сохраняют напряжения, порождаемые 
их упругой деформацией в процессе свивки прядей и каната. Н е - 
р а с к р у ч и в а ю щ и е с я  к а н а т ы  свиваются из предвари
тельно деформированных проволок и прядей. В результате пред
варительной деформации проволоки и пряди приобретают геомет
рические формы, соответствующие их положению в готовом к а 
нате. Вследствие этого уменьшаются свивочные напряжения, что 
способствует снижению момента упругой отдачи кан ата  и повы
шению его гибкости и выносливости.

В результате сравнительных натурных испытаний установлено, 
что выносливость нераскручивающихся к ан атов  на 25—30 % 
больше, чем канатов с обыкновенной свивкой, поэтому талевые 
канаты изготовляют нераскручивающимися. Способ свивки опре
деляется по поведению проволок и прядей в готовом канате. 
В обыкновенном канате при освобождении его концов от перевя
зок пряди самопроизвольно расплетаются и требуются сравни
тельно большие усилия для  их обратной укл ад ки .  Пряди не
раскручивающихся канатов не расплетаются и легко укл ад ы ва 
ются в свое первоначальное положение.

Согласно ГОСТ 16 853—71, талевые канаты  в процессе изго
товления подвергаются опрессовке на рихтовальных устройствах, 
способствующей повышению срока их службы.

В зависимости от взаиморасположения проволок в прядях раз
личают канаты с т о ч е ч н ы м  (Т К)  и л и н е й н ы м  (Л К)  
к а с а н и е м  (контактом) проволок. Канаты с линейным к аса 
нием проволок более долговечны. Испытания показывают, что их 
наработка в 1,5—2 раза  превышает наработку канатов с точеч
ным касанием. Талевые канаты относятся к типу ЛК-РО, отлича
ющемуся тем, что в отдельных слоях пряди используются прово
локи разного (Р) и одинакового (О) диаметров. К аж д ая  прядь



талевого каната содержит 31 прово
локу. Эти проволоки свиты в три 
слоя: (1 + 6 )  + (6.6) + 12. Первый слой 
(1 + 6) состоит из шести проволок 
одинакового диаметра и центральной 
проволоки. Второй слой (6.6) состоит 
из шести толстых и шести тонких 
проволок, а третий из двенадцати 
проволок более толстых, чем в первом 
и втором слоях. Благодаря приня
той конструкции прядей обеспечива
ются достаточная гибкость и износо
стойкость талевого каната, необходи
мые для  его эффективной работы.

По роду свивки различаются к а 
наты крестовой и односторонней сви
вки. В канатах  к р е с т о в о й  с в и в к и  
проволоки в пряди свиты в одну сто
рону, а пряди в канат — в противопо
ложную. В канатах о д н о с т о р о н н е й  

( п а р а л л е л ь н о й )  с в и в к и  проволоки и пряди свиты в одну 
сторону. При крестовой свивке наружные проволоки располага
ются параллельно (рис. Х.З, а  и б), а при односторонней — под 
углом к оси кан ата  (рис. Х.З, в и г). Канаты односторонней свивки 
вследствие гибкости и плотности расположения проволок по се
чению обладаю т повышенной выносливостью и износостойкостью. 
Однако они непригодны для буровых установок, так  к ак  вызы
вают закручивание свободно подвешенного талевого блока из-за 
чрезмерных свивочных напряжений в проволоках каната. В к ан а 
тах  крестовой свивки проволоки деформируются в разных направ
лениях при свивке прядей и каната , поэтому свивочные напряже
ния оказы ваю тся незначительными.

Канаты имеют п р а в о е  и л е в о е  н а п р а в л е н и е  с в и в к и .  
При правом направлении (рис. Х.З, а я в) свивки пряди распола
гаются слева  вверх направо, а при левом — справа вверх налево 
(рис. Х.З, б  и г ) .  Направление свивки выбирается в зависимости 
от положения каната относительно барабана и направления у к 
ладки его витков на барабане. Наматывание на барабан лебедки 
сопровождается подкручиванием каната в результате его смеще
ния относительно ранее навитого на барабан витка. Поэтому на
правление свивки следует выбирать так , чтобы при намотке на 
барабан к ан ат  подкручивался в направлении своей свивки. В этом 
случае дополнительная подкрутка способствует упорядоченной и 
плотной у к л а д к е  каната на барабан. Правила выбора направле
ния свивки кан ата  указаны в табл. Х.2.

При многослойной намотке направление свивки выбирается 
из условия упорядоченной и плотной укладки первого слоя, спо
собствующего нормальной намотке последующих слоев. С учетом 
свободной подвески талевого блока и принятой схемы навивки

Рис. Х.З. К ан ат двойной кре
стовой а, б  и односторонней 
в, г  свивки:
а и в — правой; б и г — левой



Н аправление у к л ад к и  витков 
кан ата  на барабане

П олож ение кан ата 
относительно барабана

Р еко м ен дуем ое направление 
с в и в к и  к ан ата

Справа налево Под барабаном Правое
Слева направо Над барабаном »
Слева направо Под барабаном Левое
Справа налево Над барабаном »

каната на барабан лебедки талевы е канаты изготовляются пра
вой крестовой свивки.

Сопротивляемость каната упругой деформации при растяжении 
характеризуется модулем упругости, величина которого зависит 
от конструктивных и технологических параметров кан ата .

Ек =  аЕ,

где Ек модуль упругости к ан ата ;  Е — модуль упругости прово
локи; а  = 0,33ч-0,35 по данным многих авторов д л я  стальных к а 
натов двойной свивки.

С увеличением числа повторных свивок проволок в кан ате  и 
углов свивки модуль упругости кан ата  снижается. При р ас тяж е 
нии происходит конструктивное удлинение кан ата ,  в результате 
которого его диаметр уменьшается до номинального. В зависи
мости от используемого сердечника, диаметра и числа проволок 
конструктивное удлинение к ан ата  изменяется в пределах  0,2— 
6 % от рабочей длины каната.

Длина талевого каната устанавливается заказчиком . Р азл и 
чают канаты нормальной длины — для работы с перепусками — 
и укороченные. Рекомендуемые длины талевых кан атов  по ГОСТ 
16 853—71 приведены ниже.

Диаметр каната, м м ..................
Длина каната, м, не менее:

25 28 32 35 38

нормального ...................... 1000 1200 1500 2000 2000
укороченного ...................... 450 570 750 1000 1200

Отклонения от заказанной длины каната допускаю тся в пре
делах ± 1 %.

Примеры условного обозначения талевого к ан ата :  к ан ат  ис
полнения 1 диаметром 32 мм из проволоки с пределом прочности 
1600 МПа правой крестовой свивки марки В: к ан ат  1-32-1600-В — 
ГОСТ 16 853—71.

То же, левой крестовой свивки: канат 1-32-1600-Л-В— ГОСТ 
16 853—71.

§ 2. РАСЧЕТ ТАЛЕВЫ Х КАНАТОВ

Прочность и долговечность талевы х  канатов зависят  от действую 
щих эксплуатационных нагрузок, кратности оснастки, размеров 
огибаемых шкивов и барабана, диаметра и конструкции каната .



Известные методы расчета не позволяют с достаточной для прак
тики точностью определить влияние указаных и других факторов 
(нестационарный режим нагружения, износ вследствие трения 
на ш кивах  и барабане, а т а к ж е  между проволоками и прядями 
к ан ата )  на «напряженное состояние, прочность и долговечность 
талевы х  канатов. Поэтому их рассчитывают по максимальной 
статической нагрузке

Р а> 5 х [к],
где р а — агрегатное разрывное усилие каната (выбирается по 
ГОСТ 16 853—71 и зависит от диаметра и предела прочности про
волок к а н а т а ) ;  5 Х — натяжение ходовой струны каната при подъ
еме наиболее тяжелой бурильной колонны с учетом веса подвиж
ной части и к. п. д. талевого механизма; [&] — допускаемый запас 
прочности.

При этом условии, согласно правилам безопасности в нефтега
зодобывающей промышленности, допускаемый запас прочности 
талевы х  канатов принимается [к ]^ 3 .

На рис. Х.4 приведена номограмма для расчета запаса проч
ности талевы х  канатов в зависимости от нагрузки на крюке, диа-

Рис. Х.4. Н омограмма д ля  расчета запаса прочности талевых канатов 
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¡метра каната и кратности осна
стки. На крайней правой ш кале 
показана ож идаемая относитель
ная долговечность каната в з а 
висимости от запаса прочности, 
установленная по данным н атур 
ных испытаний каната на у с т а 
лость. За 100 %, долговечности 
условно принято число циклов 
до разрушения каната от у с т а 
лости при пятикратном запасе 
прочности.

П р и м е р .  Дано: />=2000 кН; ос
настка талевой системы 5 X 6 ; диаметр  
каната 35 мм.

О т в е т :  £ = 3,2  д ля  каната 6 x 3 1  +  1
ДЛЯ каната 6 x 3 1  + 1 м. с.; Рис. Х.5. Развернутая схема талевой  

ох — ¿¿\) кН. системы

На рис. Х.5 приведена р аз 
вернутая схема талевой системы буровых установок. При непод
вижном талевом блоке струны кан ата  под действием подвешен
ного груза растягиваются с одинаковым усилием:

■-Р/2П, (Х.1)

где Р  вес талевого блока и подвешенного груза ; /т. с — к р ат 
ность оснастки; п — число шкивов талевого блока.

При подъеме и опускании талевого блока усилия в струнах  к а 
ната изменяются из-за сопротивлений, учитываемых коэффициен
том полезного действия шкива. На к. п. д, шкивов наиболее значи
тельно влияет трение в опорах и м еж ду  канавкой шкива и к а 
натом. Независимо от диаметра к. п. д. шкива на подшипниках 
скольжения г) = 0,95+0,96, а на подшипниках качения г] = 0,97^-0,98.

В расчетах талевых канатов удобнее пользоваться коэффици
ентом сопротивления шкива р=  1/г). Тогда натяжения сбегающей 
о Сб и набегающей 5 Вб струн

5 Сб — 5нбР. (Х.2)

На ^рис. Х.5 натяжение первой рабочей струны к ан ата ,  сле
дующей за  неподвижной струной Зн, обозначим а н атяж ен ия  
последующих струн 5з и т. д. При кратности оснастки талевой 
системы гтс= 2л  натяжение последней рабочей струны обозначим

Согласно формуле (Х.2), натяж ения отдельных струн талевого 
каната при подъеме составят

5 8 =  5 2р =  5 1р2; 32п =  =  Я # " -1. (Х.З)
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С ум м у  СиЛ, действующих в рабочих струнах каната, примем 
равной суммарному весу Р  подвижной части талевого механизма 
и подвешенной колонны труб:

^х +  ^г +  ^зЧ- • • •~\~S%n==P ’ 
или, пользуясь формулой (Х.З),

S i ( l  +  ß +  ß2+ .  . . +  ß2"-1) =  Р-
Выражение в скобках представляет геометрическую прогрес

сию. После определения суммы  геометрической прогрессии полу
чим

с ß2”- 1 - р  
1 ß — 1

о ткуд а  натяжение в первой рабочей струне

S l = p _ t i —, (Х.4)
1 ß2n — 1

Н атяж ение ходовой струны 

S x =  S 2„ß =  S 1ßa"
или

С ß2n( ß ~ 1) (Х.5)
х ß2n — 1

Н атяжение неподвижной струны

с _  Sl — Р Р - 1  (х -6)
ß ß (ß 2n- l )

При спуске груза максимальное натяжение будет в неподвиж
ной струне:

р  ß2" ( ß - Q
СП ß2rt _ 1 ’

а  минимальное — в ходовой струне 

S  —Р - 1 — •*^Х. СП —  *

ß(ß2n- l )

Коэффициент полезного действия Т1т. с талевой системы опре
дел яется  отношением полезной работы Ап = РН к  затраченной ра
боте Л3 = 5х/нт.с. П одставляя значение из формулы (Х.5) и, учи
т ы в а я ,  что ¿т. с = 2«, получим

_  Рк _  Р2П- 1  (Х.7) 
Цт с Я*/т. с1г 2р2п( р - 1  )п

где  Л — высота подъема груза  Р.
160



О снастка
3X4 4X5 5X6 6X 7

Номе р
к п. д.

струны 0,90 0,87 0,85 0,82
Коэффициент натяжен 1Я а 1

Подъем Спуск Подъем Спуск Подъем Спуск Подъем С пуск

1 0 ,150 0 ,185 0,109 0 ,1 4 3 0 ,08 4 0 ,118 0 ,0 6 8 0 ,1 0 1
2 0 ,15 4 0 ,180 0,112 0 ,1 3 9 0 ,08 7 0,114 0 ,0 7 0 0 ,0 9 8
3 0 ,15 9 0 ,174 0,115 0 ,1 3 5 0 ,08 9 0,111 0 ,07 2 0 ,0 9 5
4 0 ,16 4 0 ,169 0,119 0 ,1 3 0 0 ,092 0,107 0 ,07 4 0 ,0 9 2
5 0 ,17 4 0 ,159 0,127 0 ,1 2 3 0 ,09 8 0,101 0 ,07 9 0 ,0 8 7
6 0 ,18 0 0 ,154 0,130 0 ,1 1 9 0,101 0 ,098 0 ,0 8 2 0 ,0 8 4
7 0 ,18 5 0,150 0,135 0 ,1 1 5 0 ,104 0 ,095 0 ,0 8 4 0 ,0 8 2
8 ■— — 0,139 0 ,11 2 0 ,107 0 ,092 0 ,0 8 7 0 ,0 7 9
9 — — 0,143 0 ,1 0 9 0 ,1 1 1 0 ,089 0 ,0 8 9 0 ,0 7 7

10 — — — — 0 ,114 0 ,087 0 ,09 2 0 ,0 7 4
11 — — — — 0 ,11 8 0 ,084 0 ,09 5 0 ,0 7 2
12 — — — — — 0 ,0 9 8 0 ,0 7 0
13 --- *— 0 ,1 0 1 0 ,0 6 8

К-п. д. талевой системы при подъеме и спуске принимаются 
одинаковыми.

Пользуясь формулами (Х.5) и (Х.7), натяжение ходовой 
струны при подъеме можно определить в зависимости от т]т. с:

5* =  — ^ ------=  — Р ■ (Х .8)
т. сЛт. с 2яТ|т- с

Натяжения в отдельных струнах каната для заданной к р а т 
ности оснастки удобно определять из выражения, полученного на 
основе формул (Х.З) и (Х.4):

= =  (Х.9)

где / — порядковый номер рабочей струны каната со стороны 
неподвижной струны (рис. Х .5); а, — коэффициент натяж ения.

Щ — Р‘- 1 .(32Л _  1 г

В табл. Х.З приведены значения к. п. д. талевой системы и 
коэффициентов натяжения струн д л я  различных кратностей ос
настки, рассчитанные по формуле (Х.9). Коэффициент сопротив
ления шкива принят равным 1,03.
6  З аказ Я» 2895 161



Длина каната, необходимая для оснастки талевого механизма 
буровы х установок:

/к — Н (¿т. с Ч- 2) -(- с (¿т. с 1) 4* Сд, (X . 10)
гд е  Я  — высота буровой вышки, м; /т. с — кратность оснастки; 
с =  я/)ш/2 — длина к ан ата ,  огибающего шкив диаметром Бш, м; 
¿т. с + 1 — число шкивов талевого блока и кронблока; ¿0=50-+-100 — 
длина витков каната, остающихся на барабане при опущенном до 
пола буровой талевом блоке, м.

Длина каната, наматываемого на барабан лебедки, зависит от 
кратности оснастки и высоты подъема талевого блока:

/к == ^ т .  с*
На шкивах талевого блока и кронблока канат  изгибается 

при набегании и выпрямляется при сбеге, совершая при этом по 
одному перегибу на к аж до м  из огибаемых шкивов. На барабане 
лебедки канат изгибается при наматывании и выпрямляется при 
разматывании, совершая при этом один перегиб. Число перегибов 
к ан ата  на шкивах равно числу струн, на которые смещается рас
сматриваемое сечение при подъеме талевого блока:

Чш =  ¿к ¿н> (Х.П)

гд е  ыш — число перегибов кан ата  на шкивах талевого и крон
блока ; ¿к — номер рабочей струны, на которой располагается 
заданное сечение после перемещения талевого блока на высоту 
/н — номер рабочей струны, на которой располагается заданное 
сечение каната при начальном положении талевого блока.

Номера струн кан ата ,  в которых располагается рассматривае^- 
мое сечение каната, определяются из условия его одинаковой 
удаленности от неподвижной струны до и после перемещения т а 
левого блока. Если не учитывать длину каната , огибающего 
шкивы, то, согласно рис. Х.5, имеем

Н  (£н Ч-  1) =  Н -|- (Н — К) ¿к , 

откуда
• __ н  (¿Н +  1) —  Н  _  ¿н (Х.12)
к я  -  к 1 — А/Я

Полученная формула показывает, что число струн, на которое 
смещ ается сечение к ан ата ,  расположенное на участке струны 
£н> зависит от отношения высоты подъема к высоте вышки. Оче
видно, что конечный номер рабочей струны ограничивается крат
ностью оснастки 1к^£ тс+ 1-

Если в результате расчета по формуле (Х.12) оказывается, 
что ¿к>£тс+1, то это означает, что рассматриваемое сечение к а 
ната , пройдя участок (/тс+ 1 )-й  струны, наматывается на барабан 
лебедки и к числу его перегибов на шкивах ы= (1тс+ 1 ) —¿н до- 
б авляется  половина перегиба на барабане. Число перегибов при 
этом составит: ы = ыш + 0,5.



Важно отметить, что число перегибов по длине н а м а т ы в а е 
мого на барабан каната распределяется неравномерно. Н аи м е н ь 
шее число перегибов имеют участки, граничащие с неподвижной 
и ходовой струнами и расположенные на последних в и тк ах  к а 
ната при опущенном талевом блоке.

Технический ресурс и наработка талевого кан ата  изм еряю тся  
в тонно-километрах. В процессе спуска каж дой  свечи соверш ается  
работа, затрачиваемая на спуск бурильной колонны и подвижной 
части талевого механизма, а т а к ж е  на подъем незагруженного  
талевого механизма на длину свечи. При спуске колонны б у р и л ь 
ных труб, состоящей из п свечей, работа кан ата  на каж дую  с п у с 
каемую свечу составит:

1-я свеча—q llJг2Gтl =  ql,¡Jг2Ĝ l■,
2-я свеча— 2 ^  +  20т/ = 2̂ /2 +  20т/;
п-я свеча — пд1-\-20т1 =  пд12 +  2 0 т1.

Суммарная работа, выполняемая при спуске п свечей:

Асп =  цР +  26т/ +  2^/2 2бт/ +  . . . +  л<7/2 +  20т/ =

=  <7/а ( 1 + 2  +  . . ■ +  ») +  2в4п =  д /2 <п + ^ п + 2Ст1п.

Принимая 1п =  Ь и д1 = дСв, получаем

Здесь г? — приведенный вес 1 м бурильной трубы; От — вес п од 
вижной части талевой системы; I — длина свечи; п — число с п у с 
каемых свечей; <7Св — вес одной свечи; Ь — длина бурильной к о 
лонны.

Работа А п, затрачиваемая на подъеме п свечей, оп р ед ел я 
ется аналогичным путем: ЛП = ЛСП. Общая работа А, з а тр а ч и в ае 
мая на спуско-подъемные операции за  период бурения ск в аж и н ы , 
равна сумме работ, выполненных за отдельные рейсы:

2= Ь г— Ь

=  Х  ( • ' 4 г с п  +  -<4г п ) =  X  2 Л г с п .
2  =  1 2  =  1

где Ь — число рейсов за период бурения скважины.
Приближенно работа каната за один рейс

Аи =  А п +  А са г»<7 1 2 =  Рбк1 ,

(X . 13)

где А ь — работа, затрачиваемая на спуск и подъем бурильной 
колонны длиной Ябк = <?£ — вес бурильной колонны.



Д и ам етр
к а н ат а ,

мм

Д лина
к ан ата ,

м
Исполнение кан ата Район бурен ия

Технический ресурс,
Т ' К М

кан ата 1 м

28 1 2 00 6 X  31 +  1 о. с. Волгоград 40 300 33,6
49 000 40,5

32 1 500 6 X  31 +  1 о.. с. » 44 260
57 000 38,0

35 1 200 6 X  31 +  1 м. с. Краснодар 32 800 27,0
35 1 500 6 X  31 +  1 м. с. » 41 120 27,1

47 900 31 ,6

Спуско-подъемные операции с бурильными трубами состав
ляю т основную долю выполняемой талевым канатом работы. На 
наращивание и удерж ание бурильной колонны в  процессе буре
ния скважины, а т а к ж е  спуск обсадных колонн приходится не 
более 1—2 % всей работы каната. Для учета работы талевого к а 
н ата  разработаны специальные счетчики, опытные образцы ко 
торых прошли успешные испытания и рекомендованы к внедре
нию.

Показатель долговечности талевых канатов — средний техни
ческий ресурс, выраженный в тонна-километрах ( т - к м ) .  Опыт 
показывает, что технический ресурс талевых канатов зависит от 
качества их изготовления и условий эксплуатации. Средние зна
чения, полученные по данным промысловых наблюдений, приве
дены в табл. Х.4 (ГОСТ 16 853—71).

§ 3. ПУТИ СНИЖЕНИЯ РА С Х О Д А  ТАЛЕВЫХ КАНАТОВ

По правилам безопасности [28] канат должен быть заменен но
вым, если при его осмотре обнаружится один из следующих д е 
фектов:

оборвана одна прядь каната ;
на шаге свивки к ан ата  диаметром до 20 мм число оборванных 

проволок составляет более 5 %, а каната диаметром больше
20 мм — более 10 %, от числа всех проволок в канате;

одна из прядей вдавлена вследствие разрыва сердечника к а 
ната ;

канат вытянут или сплюснут и его наименьший диаметр со
ставляет 75 % и менее от первоначального;

на канате имеется скрутка  ( «ж уч о к » ) ;
при износе (или коррозии), достигшем 40;%, и более первона

чального диаметра проволок.
Как указывалось, долговечность талевых канатов ограничива

ется их усталостной прочностью. В связи с неравномерным рас
пределением числа перегибов по длине к ан ата  первоначальные 
усталостные повреждения проволок каната зарождаются на тех 
164



Рис. Х.6. С табилизатор (успокоитель) 
талевого каната:
1 , 2  — угольники ; 3, 9 — болты, 4 — в т у л к а ; 
5 — консоль; 6 — ролик; 7 — радиальны й 
шарикоподшипник; 8 — бандаж ; 10 — ось 
роликов

его участках, которые при спуско-подъемных операциях подверга
ются наибольшему числу перегибов. Локальное накопление у с т а 
лостных поломок приводит к недоиспользованию значительной 
длины талевого каната и неоправданно большому его расходу. 
Более равномерное распределение усталостных повреждений обе
спечивается при своевременном смещении опасных участков к а 
ната из зоны наибольших перегибов. Д л я  этого пользуются т а л е 
вым канатом нормальной длины, периодически перепускаемым 
в процессе эксплуатации. Практически перепуск осуществляется 
при появлении трех-четырех оборванных проволок на шаге свивки 
каната.

Д ля предотвращения преждевременных повреждений необхо
димо обеспечить правильную намотку кан ата  на барабан лебедки.' 
Одно из ^эффективных средств улучшения навивки — устранение 
колебаний ходовой ветви каната с помощью стабилизатора 
(рис. Х.6) талевого каната. Стабилизатор 8 (рис. Х.7) н адевается



Рис. Х.7. Схема м онтаж а стабилизатора талевого каната

на ходовую струну 2 каната и поддерживается на высоте 12— 15 м 
тросами 4 и 7, перекинутыми через ролики 5 и 6. К концам тро
сов 3  и 9 подвешиваются противовесы 1, благодаря инерции ко
торых поглощаются колебания ходовой струны и в результате 
этого обеспечивается упорядоченная навивка каната на барабан. 
В легких буровых установках используются специальные стаби
лизаторы, монтируемые на раме лебедки.



Глава XI
БУРОВЫЕ ЛЕБЕДКИ

§ 1. ОСНОВНЫЕ ТРЕБОВАНИЯ, КЛАССИФИКАЦИЯ

С помощью буровых лебедок и талевого механизма спускают 
поднимают и удерживают на весу бурильную колонну, обсадные 

РУ ы и другой инструмент при бурении и креплении скважин, 
ри подъеме вращательное движение, сообщаемое лебедке от 

привода, посредством талевого каната преобразуется в поступа
тельное движение талевого блока. При спуске тормозные устрой
ства буровой лебедки ограничивают скорость талевого блока опу
скающегося под действием собственного веса  и веса подвешенного 
к нему инструмента. Буровые лебедки используются такж е  д л я  
передачи вращения ротору, свинчивания и развинчивания буриль
ных и обсадных труб, для подъема и подтаскивания различных 
грузов при бурении скважины, монтаже и ремонте установки.

Буровые лебедки относятся к главным а гр егатам  бурового ком 
плекса, определяющим эффективность бурения. Следует учиты
вать, что они используются как  при спуско-подъемных операциях 
так  и при разбуривании забоя скважины.

К основным технологическим функциям лебедки относятся: 
поддержание заданной нагрузки на долото и подача бурильной 

колонны при разбуривании забоя скважины;
наращивание колонны по мере углубления скважины; 
подъем на поверхность и спуск в скваж и н у  бурильной ко 

лонны для смены долот, забойных двигателей и извлечения керна; 
спуск колонны обсадных труб при креплении скважины; 
спуск и подъем на трубах контрольно-измерительных приборов 

и ловильного инструмента при испытаниях и освоении скважин, 
ликвидации прихватов и других аварий в скважине.

Буровые лебедки в отличие от лебедок, используемых в гр у 
зоподъемных машинах, работают в условиях, характеризуемых 
ступенчатым изменением действующих нагрузок. Систематические 
нагрузки возрастают с углублением забоя скваж ины , а в процессе 
спуско-подъемных операций изменяются в десятки  и сотни раз 
в зависимости от числа свечей в бурильной колонне.

Лебедки должны отвечать требованиям технологии бурения и 
удовлетворять условиям их эксплуатации. Мощность и тяговое 
усилие их должны быть достаточными для выполнения наиболее 
тяжелых технологических операций. Скорости подъема и спуска 
должны обеспечить безаварийность, экономичность и высокую 
производительность при спуско-подъемных операциях. Д ля  транс
портировки в собранном виде габариты и м асса  лебедок должны 
соответствовать нормам, установленным правилам  перевозок ж е 
лезнодорожным транспортом. Необходимо учитывать, что г а б а 
риты лебедки ограничиваются площадью буровой и проходами, 
необходимыми для безопасного обслуживания лебедки и других



механизмов. С ледует  особо выделить требования к их надежности, 
долговечности и ремонтопригодности.

Система управления лебедкой должна исключить возможность 
одновременного включения более одной передачи и самопроиз
вольное отключение или переключение передачи. Наряду с этим 
система управления должна обеспечивать автоматическое отклю
чение привода и одновременное включение тормоза при сраба
тывании предохранительных устройств (ограничителя нагрузки 
талевого механизма и вышки, ограничителя подъема крюка и др.). 
При отключении привода и торможении не допускаются разгрузка 
и разматывание ходовой струны талевого каната.

Буровые лебедки различаются по мощности и другим техниче
ским параметрам , а такж е  по кинематическим и конструктивным
признакам. г п г т

Мощность буровых лебедок , регламентируемая I и и  
16 293—82, находится в пределах 200—2950 кВт в зависимости
от глубин бурения.

По числу скоростей подъема различают двух-, трех- четырех- 
и шестискорост.ные буровые лебедки. За рубежом применяются 
восьми- и десятискоростные буровые лебедки. Скорости подъема 
изменяются путем переключения передач между валами лебедки 
либо посредством отдельной коробки перемены передач.

В зависимости от используемого привода различают буровые 
лебедки со ступенчатым, непрерывно-ступенчатым и бесступен
чатым изменением скоростей подъема. Ступенчатое изменение 
скоростей подъема имеется в буровых лебедках с механическими 
передачами от тепловых двигателей и электрических двигателеи 
переменного тока . При гидромеханических передачах лебедки 
с теми ж е  двигателями  имеют непрерывно-ступенчатое изменение 
скорости подъема. В случае использования привода от электро
двигателей постоянного тока скорости подъема лебедки изменя
ются бесступенчато по кривой постоянства мощности двигателя.

По схеме включения быстроходной передачи различают бу
ровые лебедки с независимой и зависимой «быстрой» скоростью. 
Как известно, при спуске бурильных ,и обсадных труб в соот
ветствии с последовательностью выполняемых операции исполь
зуются две скорости: тихая — для приподъема колонны труб 
с целью освобождения клиньев или элеватора и быстрая для 
последующего подъема незагруженного элеватора за очередной 
свечой. Д л я  ускорения спуска переключение указанных скоростей 
не должно зад ал ж и вать  много времени и поэтому осуществляется 
фрикционными муфтами с поста бурильщика. Буровые лебедки 
с независимой схемой скоростей позволяют поднимать незагру
женный элеватор на быстрой скорости независимо от тихои ско
рости, используемой для приподъема. При зависимои схеме не
загруженный элеватор поднимают на разных скоростях, равных 
либо пропорциональных скорости, используемой для приподъема 
колонны труб.

По числу валов  различают одно-, двух- и трехвальные буро



вые лебедки. Одно- и двухвальные лебедки снабж аю тся отдель
ной коробкой перемены передач. В трехвальных лебедках скоро
сти подъема изменяются с помощью передач, установленных ме
ж д у  валами самой лебедки. Д ля  вспомогательных работ двух- 
и трехвальные буровые лебедки снабжаются фрикционной катуш 
кой. В случае использования одновальной лебедки  для  этого под
ключают дополнительную вспомогательную лебедку .

Буровые лебедки различаются по числу скоростей, переда
ваемых ротору, и кинематической схеме передач, установленных 
м еж ду лебедкой и ротором.

По способу управления подачей долота различаю т буровые л е 
бедки с ручным и автоматическим управлением, осуществляемым 
посредством регулятора подачи долота.

Наряду с указанными особенностями различают лебедки с ка
пельной и струйной смазками цепных передач; воздушным и во
дяным охлаждением тормозных шкивов; гидродинамическим и 
электромагнитным вспомогательными тормозами; ручньш и ди
станционным управлением.

§ 2. КИНЕМАТИЧЕСКИЕ СХЕМЫ, УСТРОЙСТВО 
И ТЕХНИЧЕСКАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА

Кинематические схемы буровых лебедок с помощью условных 
обозначений изображают совокупность, связи  и соединения их 
кинематических элементов. На рис. XI. 1 приведена кинематиче
ская схема одновальной буровой лебедки III с коробкой перемены 
передач II, регулятором подачи долота I и трансмиссией IV  ро
тора. Рассматриваемая схема используется в лебедке  ЛБУ-1100М1 
и является характерной для  современных отечественных и зар у 
бежных буровых лебедок. Подъемный вал 25  лебедки приводится 
цепными передачами 3 и 26  от приводного в ал а  4  и промежуточ
ного вала 24 коробки перемены передач II, трансмиссионный вал
21 которой соединяется с приводом муфтой 22  и передает три 
прямые скорости (цепные передачи 12, 16, 17) и одну обратную 
(зубчатая передача 20, 23).

Цепная передача 3 (81/21) включается шинно-пневматиче
скими муфтами 2 и 9 под давлением воздуха, поступающего через 
вертлюжки на торцах соединяемых валов. Посредством этой пе
редачи подъемному валу  лебедки сообщаются I, II, III «тихие» 
скорости в зависимости от частоты вращения в а л а  24  коробки пе
ремены передачи, переключаемой кулачковыми муфтами 18, 19,
13, 14 и 15. Цепная передача 26 (40/39) вклю чается шинно-пнев- 
матической муфтой 27  через вертлюжок на правом торце подъем
ного вала. При этом скорости вращения IV, V, VI («быстрые») 
вала  24 передаются подъемному валу.

Лебедка имеет две обратные скорости, передаваемы е подъем
ному валу  цепными передачами 3 и 26 зубчатым зацеплением 20, 
23 коробки перемены передач. Торможение лебедки осуществля
ется электромагнитным тормозом 29, соединящимся с подъемным



Рис. X I.1. К инематическая схема одновальной буровой лебедки ЛБУ-1100М1

валом кулачковой муфтой 28. Ротор 32  приводится от подъемного 
вала лебедки цепной передачей 30, включаемой шинно-пневмати
ческой муфтой 31. Частота вращения подъемного вала контроли
руется тахогенератором 1.

В рассматриваемой лебедке подача долота осуществляется ав 
томатически посредством регулятора подачи долота I, присоеди
няемого в процессе бурения скважины к подъемному валу  ле
бедки шинно-пневматической муфтой 5 и цепной передачей 3. 
Регулятор подачи долота, состоящий из электродвигателя 8, 
муфты 7 и редуктора 6, используется такж е  для подъема колонны 
труб в случае  отказа основного привода. Клиноременная пере
дача 10 сл уж и т  для вращения масляного насоса. Пневматический 
тормоз 11  фиксирует положение вала , необходимое для включе
ния кулачковы х муфт и зубчатой передачи.

Кинематическая схема двухвальной буровой лебедки показана 
на рис. XI.2. Э та схема используется в лебедках, приводимых от 
коробки перемены передач, передающей вращение трансмиссион
ному в ал у  5  посредством одной цепной передачи 4 вместо двух 
передач, принятых в ранее рассмотренной схеме одновальной ле
бедки. От трансмиссионного вала  цепными передачами 3 «тихой» 
скорости (69/29) и 8 «быстрой» скорости (36/37), которые вклю
чаются шинно-пневматическими муфтами 2 и 7, вращение пере
дается подъемному валу 13 лебедки.



Рис. XI.2. Кинематическая схема двухвальн ой  буровой лебедки

Число скоростей трансмиссионного вала 5 равно числу скоростей 
коробки перемены передач. На подъемном вал у  число скоростей 
удваивается благодаря передачам 3 и 8. Скорость спуска ограни
чивается гидродинамическим тормозом 10, соединяющимся с подъ
емным валом кулачковой муфты 9. В отличие от схемы на рис. XI. 1 
ротор приводится не от подъемного, а от трансмиссионного вала. 
Д ля этого используются передачи 12 и 15, вклю чаемые шинно
пневматической муфтой 11.

Число скоростей ротора в рассматриваемой схеме равно числу 
скоростей коробки перемены передач. Цепная передача 6  соеди
няет регулятор подачи долота с трансмиссионным валом 5, от ко
торого вращение передается подъемному в ал у  лебедки цепной 
передачей 16, включаемой кулачковой муфтой 14. Такую схему 
имеют шестискоростные лебедки, приводимые от дизелей и элек 
тродвигателей переменного тока через трехскоростную коробку 
перемены передач. Тахогенератор 1 приводится цепью с шагом 
12,7 мм.
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Рис. X I.3. Кинематическая схема трехвальной буровой лебедки У2-5-5

В случае  привода от электродвигателей постоянного тока кине
матическая схема буровой лебедки упрощается. В отличие от 
рассмотренной лебедка не имеет коробки перемены передач и 
подъемный вал  посредством эластичных и шинно-пневматических 
муфт соединяется с двум я  противоположно расположенными 
двигателями . Трансмиссионный вал  лебедки служит длр передачи 
вращения подъемному валу  в случае выхода из строя одного из 
двигателей. Благодаря почти трехкратному снижению частоты 
вращения мощность одного двигателя оказывается достаточной 
для выполнения спуско-подъемных операций. В процессе бурения 
трансмиссионный вал используется для передачи вращения от ре
гулятора подачи долота барабану лебедки. Торможение лебедки 
при спуске колонны труб осуществляется электродвигателями, пе
реходящими на работу в режиме генераторов, и обычным ленточ
ным тормозом.

Трехвальная лебедка (рис. XI.3) состоит из подъемного 15, 
трансмиссионного 5, катушечного 3 валов и дополнительного вала 
9 для привода ротора. Л ебедка  приводится от зубчатой коробки 
перемены передач с выходными ведущими и ведомыми валами. 
Ведущий вал  коробки перемены передач соединяется карданным



валом 6 с трансмиссионным валом 5 и посредством цепной пере
дачи (28/25), включаемой шинно-пневматической муфтой 16, пе
редает подъемному валу  «быструю» скорость.

Ведомый вал коробки перемены передач имеет четыре ско
рости. Посредством карданного в ал а  8 ведомый вал  коробки пе
редач соединяется с зубчатым редуктором, у которого т а к ж е  д ва  
выходных вала . Один из них соединяется с подъемным в ал о м  л е 
бедки шинно-пневматической муфтой 7, а второй — с в ал о м  9 
привода ротора 11. Таким образом, лебедка имеет пять скоро
стей, из которых четыре «тихие» и одна независимая «б ы с т р а я » ,  
а ротор — четыре частоты вращения.

Катушечный вал 3 приводится цепной передачей 4, в едущ ее  
колесо 2 = 1 9  которой на подъемном валу  15  сблокировано со 
свободно посаженным цепным колесом 2 —28 «быстрой» скорости. 
Таким образом, катушечный вал  3  находится в постоянном зац еп 
лении с быстроходным валом коробки передач. На консоли к а т у 
шечного вала  установлена фракционная катуш ка 1 с планетарной 
зубчатой передачей 2, используемая для вспомогательных работ 
на буровой. Вынужденное холостое вращение катушечного в а л а  
из-за неразъемного его соединения с быстроходным вал о м  ко 
робки передач — один из недостатков рассматриваемой к и н ем а 
тической схемы лебедки.

Привод ротора осуществляется цепной передачей (21/45), 
включаемой шинно-пневматической муфтой 10. Гидродинамиче
ский тормоз 12 и цепное колесо 14  регулятора подачи долота 
присоединяются к подъемному в ал у  лебедки двусторонней к у л а ч 
ковой муфтой 13.

На рис. XI.4 показана буровая лебедка ЛБУ-1100, основные 
конструктивные элементы которой повторяются в других м о делях  
современных отечественных и зарубеж ны х лебедок для  э к с п л у а 
тационного и глубокого разведочного бурения. Л ебедка монти
руется на сварной металлической раме 4, приспособленной д л я  
ее перевозки и перемещения подъемным краном при м он таж н о
демонтажных работах. К раме приварены корпуса м аслян ы х  ванн 
3 и 10 цепных передач, соединяющих лебедку с коробкой пере
мены передач. В отцентрированных отверстиях корпусов м а с л я 
ных ванн установлен подъемный вал  с барабаном 7 буровой л е 
бедки.

В корпусе 10 размещается вторая цепная передача, используе
мая для привода вала 11 трансмиссии ротора. Вал трансмиссии 
ротора на сферических роликоподшипниках устанавливается в д о 
полнительной расточке корпуса 10  и выносной опоре 12, з а к р е п 
ленной на раме лебедки. М асляные ванны, закрытые кры ш кам и  
и промежуточными кожухами 15  и 19, соединяются с коробкой 
перемены передач. Д ля  устранения утечек масла, используемого 
для смазки цепных передач, в стыковых разъемах масляны х ванн 
устанавливаются прокладки.

Промежуточные кожухи при транспортировке лебедки в во 
дятся во внутреннюю полость масляных ванн, а н аруж ны е их





Ри
с.

 
Х

1.
4.

 
Б

ур
ов

ая
 

ле
бе

дк
а 

Л
Б

У
-1

10
0



Рис. XI.5. Подъемный вал  в сборе

фланцы закрываются кожухами  16 и 18. На раме со стороны 
пульта 2 бурильщика смонтированы стойка 8 балансира, тормоз
ной вал 17 и вал  5 рукоятки управления ленточным тормозом. 
Электромагнитный тормоз 14 крепится к раме соосно с подъем
ным валом и соединяется с ним кулачковой муфтой 13. На раме 
установлены два тахогенератора 9 и 20.

Тахогенератор 9  предназначен для контроля частоты вращения 
стола ротора и соединяется цепной передачей с валом 11 транс
миссии ротора. Тахогенератор 20 соединяется с валом электро
магнитного тормоза и предназначен для контроля скорости спуска 
колонн труб при автоматическом режиме работы электротормоза. 
На стойке 1 установлен командоаппарат комплекса АСП для 
блокировки перемещений механизма захвата  свечи и талевого



блока. Привод командоаппарата осуществляется от цепной з в е з 
дочки на подъемном в ал у  лебедки.

К раме крепится воздухопровод 6 системы пневматического 
управления лебедкой. Д ля безопасной работы и защиты от з а 
грязнения подвижные части лебедки закрыты  металлическими к о 
жухами с дверцами для  доступа к ее отдельным деталям  и узлам .

Подъемный вал  (рис. XI.5) — основа буровой лебедки. М еж д у  
коренными подшипниками 15  подъемного в ал а  19 напрессованы 
ступицы дисков барабана 18. В правом более доступном для р а 
боты диске имеется внутренний прилив (сечения А —А и С— С) 
для крепления талевого каната планкой 32  и болтами 33. В б у 
ровых лебедках канат крепится с внутренней либо наружной 
стороны диска. Узел крепления должен быть надежным и уд о б 
ным в работе. Наружное расположение узл а  крепления более д о 
ступно и удобно для быстрого крепления и освобождения кан ата .  
Недостаток наружного крепления — повреждение витков к ан ата  
в результате трения с верхней кромкой углубления для заделки  
каната.

Наиболее распространены простые в изготовлении барабаны 
с гладкой наружной поверхностью. Д ля  улучшения намотки б а р а 
бан лебедки снабжается съемными накладкам и , имеющими п а 
раллельные и переходные спиральные канавки  для  укладки  витков 
каната (рис. XI.6 ). Симметричное расположение параллельных и 
спиральных участков канавки на длине отдельных витков спо
собствует снижению инерционных нагрузок от дисбаланса, соз
даваемого в результате одностороннего увеличения радиуса н а 
вивки в местах перехода смежных слоев к ан ата .

К дискам барабана крепятся тормозные шкивы 16 (см. рис. XI.5 ) .  
В рассматриваемой конструкции тормозные шкивы снабжены



Рис. Х1.6. Способы намотки каната на барабан и расположение слоев каната 
на нем:
а — спиральная; б — параллельная со смещением витков на одном месте; в ~  параллельная 
со смещением витков в двух местах; ср — угол смещения

кольцевой рубашкой для охлаждающей воды. Вода в тормозных 
шкивах циркулирует по замкнутому циклу. Д ля  этого через уст
ройство 8 на торце вала  и трубку, установленную внутри вала , 
по трубам 20  вода поступает в правый, а затем в левый шкив, из 
которого по кольцевому пространству м еж ду отверстием вала  и 
подводящей трубкой отводится в приемный бак для последую
щего использования. Пробки 17 в тормозных шкивах служ ат  для 
слива воды во избежание ее замерзания при длительных оста
новках лебедки.

Коренные роликовые радиально-сферические подшипники 15 
подъемного в ала ,  установленные в расточках корпуса масляной 
ванны, смазываю тся густой смазкой через тавотницы 34. Внут
ренние обоймы роликоподшипников фиксируются на валу  рас
порными втулками , а наружные — торцовыми крышками кор
пуса подшипника. Д ля  компенсации температурных удлинений 
вала м еж ду корпусом 35  и наружной обоймой 36 одного из под
шипников имеется необходимый зазор (узел I на рис. XI.5). Р а 
диальные и торцовые лабиринтные уплотнения в крышках слу
ж ат  для  удерж ания смазки в подшипниках.

Цепное колесо 1 тихоходной передачи и шкив шинно-пневма
тической муфты 12  имеют общую ступицу 2, посаженную на вал



на свободно вращающихся роликовых радиально-сферических 
подшипниках, подобных подшипнику 21. На в а л у  внутренние 
обоймы подшипников фиксируются втулками. Н ар уж н ая  обойма 
правого подшипника в расточке ступицы фиксируется от осевых 
перемещений пружинным кольцом и крышкой. Левый подшипник 
в ступице устанавливается свободно. Обод 10  шинно-пневмати- 
ческои муфты 12  планшайбой 5 крепится к ступице 6  напрес
сованной на вал. ’

Воздух для включения шинно-пневматической муфты 12  по
ступает через вертлюжок 7, воздухопровод 4  и «лапан-разрядник 
П. При отказе муфты и в случае недостаточного давления воз
духа  для соединения муфты используются аварийные болты 9, 
которые ввертываются в приливы планшайбы и входят в пазы 
шкива. По правилам безопасности установка аварийных болтов 

обязательна при использовании буровой лебедки  для  подъема 
вышки. Разъемное соединение цепного колеса 1, шкивов 14, 24 
и планшайб 5, 26 со ступицами позволяет ремонтировать муфты 
и заменять цепное колесо без съема напрессованных на вал 
ступиц.

Кожух 13 предохраняет шкив 14 от попадания масла. Под
шипники ступицы 2 смазываются с помощью масленки 3  с труб
кой, ввернутой в ступицу. Аналогично на другом  конце подъем
ного вала установлены шинно-пневматическая муфта 25 и цепные 
колеса 22 «быстрой» скорости лебедки и 23 трансмиссии ротора. 
Воздух к шинно-пневматической муфте 25  поступает через вал 
электромагнитного тормоза, вертлюжок 28, отверстие в вале 19, 
воздухопровод 30  и клапан-разрядник 31.

Кулачковые полумуфты 27  и 29 используются для  соединения 
подъемного вала с валом электромагнитного тормоза. Д ля  устра
нения биения при вращении крупные детали подъемного вала 
и вал в сборе подвергаются балансировке. Все болтовые соедине
ния подъемного вала лебедкой законтрены.

Вал 9 привода ротора устанавливается на д в у х  роликовых р а 
диально-сферических подшипниках 1 (рис. X I.7 ) .  Левый подшип
ник устанавливается в корпусе масляной ванны. Корпус правого 
подшипника крепится к раме буровой лебедки. Подшипники з а 
крыты фланцевыми крышками, снабженными лабиринтным уп
лотнением. Ведущее двухрядное цепное колесо 3  вращается от 
подъемного вала и установлено на ступице 11 , закрепленной на 
в алу  шпонкой. Ведомое цепное колесо г = 2 7  выполнено в виде 
шкива-звездочки 4, свободно вращающейся относительно вала на 
роликоподшипниках 10.

Планшайба 7 шинно-пневматической муфты 6  с помощью 
шпонки жестко закреплена на валу  9. Воздух в муфты подводится 
через вертлюжок 12  и отверстия в вале. В аварийных случаях 
для  соединения муфты могут быть использованы болты 8. На 
вертлюжке 12 имеется цепная звездочка для привода тахогенера- 
тора, контролирующего частоту вращения стола ротора. Противо
положная консоль вала  9 может быть использована для  соедине-
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Параметры

Мощность на бараба
не, кВт
М аксимальное натя
жение ходовой струны 
каната, кН 
Диаметр, мм: 

талевого каната 
барабана 

Длина барабана, мм 
Число валов лебедки 
Число прямых ско
ростей:

коробки перемены
передач
лебедки
ротора

Число обратных ско
ростей: 

коробки перемены 
передач 
лебедки 
ротора 

Исполнение «быстрой) 
скорости
Тип вспомогатель
ного тормоза

Число слоев каната 
на барабане 
Соединение РП Д  с 
лебедкой 
Габариты, мм 

длина 
ширина 
высота 

М асса, т

560

200

28
700

1200
1

660

210

28
650
840
2

1

2 4
1 4

Незави- 
| I симое

Гидравлический

Зависимое

810

270

32
800

1030
3

9900
2530
2714
17,1

Прямое

5970
3190
2270
21,3

Прямое

7330
3500
2730
27,1

шю

810

250

32
750

1350
1

1

2
1

Зави
симое
Элек

тромаг
нитный

3

ига

1250

340

35
835

1445

6
3

1

2
1

Н езави 
симое

Ги др а
вличе
ский

4

Ч ерез КПП

7090
2610
2430
27,3

8325

.ОгЪ СО«м

2650

420

38
935

1540
2

Бесступен
чатая

Бессту
пенчатая

Бессту
пенчатая

Электриче
ский

4

Прямое

8740
3340
2560
45,0

П р и м е ч а н и я :  1. ЛБУ-1100М2 отличается от ЛБУ-1100М1 водяным охлаждением 
тормозных шкивов и не имеет вала дл я  привода оотооа 2  „ ^
Л Б У-1700Д не имеет вала для привода ротора. 3. Обозначения У2-2-11 и У2-5 5 у  Т л » ° Т 
витель Уралмашзавод; 2 —цифра, присвоенная лебедке в комплекс* й т л . л »  НЭГ0Т0‘ 
вторая цифра — число скоростей (для У2-2 без учета числа скоростей КПГТ)-т о е тм  п«"ап« И: 
номер модификации. Обозначение ЛБУ-1100: Л Б -  лебедка б у р о в а я - У  
Уралмашзавод; 1100 — мощность на барабане лебедки в л. с. ’ изготовитель



ния с дви гателем  в случае индивидуального привода ротора. Под
шипники смазываю тся через тавотницы 2 и 5.

Техническая характеристика буровых лебедок приведена
в табл. X I .1.

§ 3. РАСЧЕТ И ВЫБОР ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ

К основным параметрам буровых лебедок относятся мощность, 
скорости подъема, тяговое усилие, длина и диаметр барабана 
лебедки. От правильного выбора указанных параметров зависят 
производительность, экономичность, габариты и масса лебедки, 
которые существенно влияют на эффективность бурения, транс
портабельность и монтажеспособность всей ^буровой установки.

Мощность лебедки определяется полезной мощностью на ее 
барабане которая должна быть достаточной для выполнения 
спуско-подъемных операций и аварийных работ при бурении и 
креплении скважин заданной конструкции. При недостаточной 
мощности возрастает продолжительность спуско-подъемных опе
раций чрезмерная мощность недоиспользуется вследствие огра
ниченных скоростей подъема и приводит к неоправданным мате
риальным и эксплуатационным расходам. В результате накоп
ленного опыта установлено, что оптимальная мощность буровой 
лебедки определяется из условий подъема наиболее тяжелой бу̂ - 
рильной колонны для заданной глубины бурения с расчетной 
скоростью 0,4—0,5 м/с [6]:

Л^б =  (С б . к  +  С т )  Ир/'Пт. с> ( Х 1 - 1 )

где N6 — мощность на барабане лебедки, кВт; йб.к вес буриль
ной колонны, кН; — вес подвижных частей талевого меха
низма, кН ; Ур — расчетная скорость подъема крюка, м/с; т]т.с
к.п.д. талевого  механизма.

Мощность лебедки уточняется после выбора двигателеи и си
ловых передач ее привода:

А̂ б ~  Л/дв'Птр>
где А/дв — мощность, получаемая от вала двигателя, кВт; г)тр 
к.п.д. трансмиссии (от вала  двигателя до барабана лебедки).

В практических расчетах удобно пользоваться удельной мощ
ностью буровой лебедки, приходящейся на 1 кН поднимаемого 
груза либо на 1 м глубины бурения (табл. XI.2).

Из табл . XI.2 следует, что удельная мощность на приводном 
валу  лебедок существенно возрастает для установок 9 и 10 клас- 
СОВ

Продолжительность спуско-подъемных операций в бурении и 
топливно-энергетические затраты , связанные с их выполнением, 
зависят от скоростей и числа ступеней передач лебедки. Макси
м альная  и минимальная скорости выбираются с учетом требова
ний, обусловленных технологией бурения, работой каната и без
опасностью подъема.



Т а б л и ц а  XI. 2 Удельная мощность на приводном валу лебедки ( с  учетом потерь 
на трение в талевом механизме и самой лебедке)

Класс
буровой

установки

М о щ н о с т ь _______________
на приводном
в а л у  лебедки  на 1 кН

N f|, к В т  поднимаемого

У д ел ьн ая  мощ ность 
на приводном в а л у  лебедки» 

к В т
Н агр узк а  Глубина 
на крю ке бурения £ , 
Р  и Н  к

т а х на 1 м

гл уб и н ы  N.УД

9
10 
11

2
3
4
5
6

8

800 
1 ООО
1 250 
1 600
2 000
2 500
3 200
4 000
5 000
6 300 
8 000

1 250 
1 600
2 000
2 500
3 200
4 000
5 000
6 500 
8 000 

10 000 
12 500

240 
300 
440 
550 
610 
900 

1 100
1 475
2 200 
2 950 
2 950

0,30
0,30
0,35
0,34
0,34
0,36
0,34
0,37
0,44
0,47
0,37

0 ,19
0 ,19
0,22
0,22
0,21
0,22
0,22
0,23
0,27
0,29
0 ,24

М аксимальная скорость подъема ограничивается безопасно
стью^ управления процессом подъема и предельной скоростью хо
довой струны, при которой обеспечивается нормальная навивка 
каната на барабан лебедки. Д л я  предотвращения затаскиван ия 
талевого блока на кронблок из-за ограниченного тормозного 
пути скорость подъема крюка, согласно требованиям безопасно
сти не должна превышать 2 м/с. Нормальная навивка  к ан ата  
на барабан лебедки, как показывает опыт, обеспечивается при 
скорости ходовой струны кан ата  не более 20 м/с. При дальней 
шем увеличении скорости для  нормальной навивки к ан ата  необ
ходимо увеличить диаметр барабана , что нежелательно, т а к  к ак  
пропорционально возрастают крутящие и изгибающие моменты 
в деталях  и узлах  лебедки.

Учитывая известную зависимость скорости ходовой струны о- 
скорости подъема крюка

У х  —  У к р 1 'т . с>

согласно рассмотренным требованиям, максимальную скорость 
подъема выбирают из следующих условий:

для талевых механизмов с кратностью оснастки гТг ^ 1 0
( У к р ) т а х  = 2 М/с; ^

для талевых механизмов с кратностью оснастки /т.с> 1 0
( ^ к р )  т а х  =  20/1Т.с м/с.

Минимальная скорость подъема — резервная и используется 
для технологических целей: при расхаживании колонн буриль
ных и обсадных труб; при ликвидации осложнений и аварий, 
связанных с затяжкой и прихватом бурильных труб; при подъеме 
колонны труб через закрытые превенторы; при подъеме колонны



труб  в случае  отказа одного из двигателей привода лебедки. Ве
личина минимальной скорости подъема принимается в установ
ленных практикой бурения пределах:

( 0 к р ) п И п  =  О , 1 - ^ О , 2  м / с .

С ледует  отметить, что скорость подъема, определяемая ис
ходя из мощности привода и допускаемой ^нагрузки на крюке, 
обычно больше необходимой технологической скорости. Поэтому 
технологические скорости подъема используются при ограничен
ных тяговы х  усилиях. Д ля  этого в системе управления лебедкой 
предусматривается предохранительное устройство, ограничиваю
щее н агр узку  на талевый механизм и вышку.

Отношение предельных скоростей определяет диапазон регу
лирования скоростей подъема лебедки

— (и кр ) т а х  / (Укр)т1п-

Число ступеней передач (скоростей) зависит от типа привода 
буровой лебедки. При использовании электродвигателей постоян
ного тока имеем бесступенчатое изменение скоростей подъема 
в заданном диапазоне регулирования. В зависимости от нагрузки

ПО условию ПОЛНОГО ИСПОЛЬЗОВЭНИЯ ВЫХОДНОЙ МОЩНОСТИ А/дв 

д ви гател я  промежуточные скорости подъема

VI =  Л^дв'П/^ +  бт),
где ^ — к. п. д. подъемного механизма от двигателя до крюка; 
б т — вес талевого механизма.

В настоящее время в приводе буровых лебедок преимущест
венно используются дизели и электродвигатели переменного 
тока, обладающие жесткой естественной характеристикой. В этих 
сл уч аях  число ступеней механических передач буровой лебедки 
н азначается из условия достаточно полного использования мощ
ности двигателей. Степень использования мощности характери
зуется  отношением мощности, необходимой для подъема груза, 
к  установленной мощности двигателей. В связи со ступенчатым 
изменением веса поднимаемой колонны труб степень использо
вания мощности зависит от числа ступеней передач лебедки и 
с достаточной точностью определяется выражением

а =  к/(к -\-1),
где & — число ступеней передач буровой лебедки.

Из анализа приведенной зависимости следует, что степень ис
пользования мощности двигателей заметно возрастает при уве
личении числа ступеней передач до 6. Дальнейшее увеличение 
числа ступеней передач существенно не влияет на степень ис
пользования мощности двигателей и вместе с этим вызывает зна
чительные усложнения конструкции и управления передачами 
лебедки Поэтому целесообразно ограничивать число ступеней 
передач для  лебедок, используемых в бурении скважин глубинои 
до 3 000 м, £ = 4, а более 3 000 м /е = 6.



При дизель-гидравлическом приводе число ступеней передач

и =  ¡ и  К г,

где Яг — диапазон регулирования частоты вращения гидротранс
форматора.

Диапазон регулирования частоты вращения гидротрансфор
матора ограничивается сравнительно высокими значениями к.п.д. 
(0,75—0,85) гидротрансформатора, при которых ^ г=1,6-^2 ,5 . 
Расчеты показывают, что благодаря гидротрансформатору число 
ступеней передач буровой лебедки может быть уменьшено до 
2—3. Однако на практике в целях унификации лебедок число с ту 
пеней передач при дизель-гидравлическом, дизель-механическом 
и электромеханическом приводах сохраняется одинаковым. При 
этом наряду с унификацией буровых лебедок достигаются д р у 
гие преимущества.

При увеличении числа ступеней режим работы гидротранс
форматора смещается в зону более высоких к.п.д., что способст
вует снижению расхода топлива. В случае отказа гидротрансфор
матора обеспечивается более высокая степень использования 
мощности дизеля. И наконец, с увеличением числа ступеней пе
редач непрерывно-ступенчатое изменение скоростей подъема при
обретает более плавный вид, что способствует улучшению тя го 
вых и динамических свойств лебедки.

Промежуточные скорости подъема определяются из геометри
ческого ряда  чисел

Знаменатель геометрической прогрессии

ф =  * у '  (икр)тах/(Укр)т1п =  V  , ( X I .2)

где & — число передач.
Разбивка скоростей в геометрической прогрессии позволяе^т 

обеспечить относительно равное изменение смежных скоростей, 
и поэтому большая часть скоростей располагается в зоне ¡низ
ших передач, используемых для  подъема колонн бурильных и 
обсадных труб сравнительно большего веса. Н аряду с этим гео 
метрический ряд передач позволяет сохранить степень за гр узки  
буровой лебедки при переходе с одной передачи на последую -1 
щую:

^ _ 1/О ^О гМ _1 =  (р,

где б,-, и/ — нагрузка и скорость подъема крюка на ¿-й передаче; 
вг-и V1 - 1  — то ж е  на (¿— 1)-й передаче.

Полученные значения скоростей подъема уточняются при 
окончательной доработке кинематической схемы и конструкции 
лебедки.



Спуск осуществляется под действием собственного веса под
вижной части талевого механизма и спускаемого груза. Скорость 
спуска ограничивается вспомогательным тормозом. Вместе с тем 
лебедки  снабжаются обратным ходом, число ступеней которого 
зависит от используемых двигателей. Лебедки, приводимые от 
электрических двигателей, получают обратный ход за счет ревер
сирования двигателей и поэтому имеют одинаковое число пря
мых и обратных передач. Тепловые двигатели не реверсируются, 
поэтому для обратного хода лебедки используется специальная 
з уб ч атая  пара, установленная в цепной коробке перемены пере
дач  либо в редукторе силовой трансмиссии. В зависимости от 
этого в лебедках, приводимых тепловыми двигателями, число пе
редач обратного хода может быть меньше либо равно числу пе
редач прямого хода.

Диаметр барабана лебедки  выбирают в зависимости от диа
метра талевого каната

С уменьшением диаметра барабана пропорционально снижа
ются действующие на подъемный вал лебедки крутящие и изги
бающие моменты, пропорционально квадрату  диаметра уменьша
ется момент инерции барабана и в результате снижаются 
динамические нагрузки при резком торможении. Однако при чрез
мерном уменьшении диаметра барабана ухудш ается навивка к а 
ната. На усталостные повреждения каната диаметр барабана су
щественно не влияет, т а к  к а к  число перегибов каната на бара
бане в 10— 15 раз меньше, чем на шкивах кронблока и талевого 
блока.

В кинематических и силовых расчетах подъемного механизма 
необходимо учитывать приращение диаметра навивки барабана 
в результате многослойной навивки каната на него. Число слоев 
навивки зависит от длины I поднимаемой свечи, кратности осна
стки талевого механизма, диаметра каната, длины /б и диаметра 
£>б барабана. На рис. XI.8 приведена номограмма для определе
ния числа рабочих слоев навивки каната на барабан. Получен
ное по номограмме значение х  округляют до ближайшего целого 
числа т  и затем с учетом первого нерабочего слоя определяют 
конечное число слоев навивки: К = т + 1 .

П р и м е р .  Д ано: /б =  1350 мм, 1=2 мм, оснастка талевой системы 5 x 6 ,  
0 б  =  750 мм, ¿„ = 3 5  мм; Вв/йк = 21,4.

О т в е т :  х= 2 ,35 . Принимаем т = 3.

Диаметр конечного слоя навивки каната на барабан

где а  = 0,93 — коэффициент, учитывающий уменьшение диаметра 
навивки вследствие смещения каната в промежутки между вит
кам и  нижнего слоя.

Об =  ( 2 3 ^  26) ¿к. (X1.3)

I) к — к  (2 К — 1). (XI.4)



2b 27 36. Длина св ечи , м------------- V---------'
Оснастка 6*7

Рис. XI.8. Н омограмма для определения числа слоев навивки каната на б ар аб ан  
лебедки

Средний диаметр навивки
DCp =  (DK -f - Di)/2,

где D ^ D e  + dx — диаметр 1-го слоя навивки каната на б ар аб ан .
Длина барабана выбирается с таким расчетом, чтобы при з а 

данном его диаметре обеспечить навивку  каната в три-четыре 
слоя. При этом следует учитывать конструктивно приемлемую 
длину подъемного вала, а так ж е  требования, обеспечивающие 
нормальные условия перехода кан ата  на последующий слой у  д и 
сков барабана. В случае недостаточной длины барабана з а т р у д 
няется переход каната на последующий слой вследствие трен и я  
между ходовой струной каната и дисками барабана. На д л и н 
ном барабане навивка нарушается из-за чрезмерного отклонения 
ходовой струны каната от плоскости вращения направляющ его 
шкива кронблока.

Согласно опытным данным, минимально допускаемый у го л  
отклонения ходовой струны кан ата  а  = 0°45'. М аксимальное о т 
клонение зависит от натяжения кан ата  и частоты вращения б а 
рабана.

а т а х ..................................................................................  1°15' 1°30' 1°45' 1°45 '
Коэффициент запаса прочности каната . . . > 4  > 4  < 4  < 4  
Частота вращения барабана, об/мин . . . .  > 1 0 0  < 100  > 100  < 1 0 0

Лебедки испытывают различные сочетания натяжения к а н а т а  
И частоты вращения барабана. На «быстрой» скорости подъема



частота вращения барабана достигает 300 — 400 об/мин, а на
тяжение каната незначительное, поэтому запас его прочности 
значительно больше 4. На «тихих» скоростях натяжение каната 
возрастает, а частота вращения снижается до 50 об/мин. Для 
нормальной навивки кан ата  барабана при указанны х сочетаниях 
зап аса  прочности к ан ата  и частоты вращения барабана лебедки 
максимальный угол отклонения ходовой струны, согласно при
веденным данным, не должен превышать Г  15'. Таким образом, 
допускаемые углы отклонения ходовой струны талевого каната 
от плоскости вращения направляющего шкива должны быть 
в пределах: 0 ° 4 5 '^ а < 1 °  15'.

По допускаемым отклонениям ходовой струны талевого каната 
длину барабана можно выбирать в пределах

2Н tg 0° 45' <  /б <  2Н tg 1° 15', (Х1.5)

где /б —  длина барабан а ; Я  — расстояние м еж ду  осями подъем
ного вала буровой лебедки и направляющего шкива кронблока.

Окончательная длина барабана определяется с учетом числа 
слоев навивки кан ата  и конструктивно приемлемой длины подъ
емного вала буровой лебедки. Для расчета длины барабана в з а 
висимости от числа слоев навивки можно использовать номо
грамму, приведенную на рис. XI.8.

Расчеты на прочность деталей и узлов лебедки выполняются 
по тяговому усилию, возникающему при допускаемой нагрузке 
на крюке, с учетом веса подвижных частей талевого механизма, 
кратности оснастки и потерь на трение при подъеме. Путем из
менения кратности оснастки можно получить близкие по вели
чине тяговые усилия д л я  лебедок, используемых в буровых уста 
новках смежных классов. Благодаря этому сокращается номен
клатура лебедок и других агрегатов подъемного механизма, 
используемых в буровых установках различных классов.

§  4. КИНЕМАТИКА ПОДЪЕМНОГО МЕХАНИЗМА

З адача  кинематики — определение скоростей и ускорений подъ
емного механизма. При этом заданными являются высота подъ
ема, кинематическая схема и размеры звеньев подъемного меха
низма, частота вращения и характеристика используемого 
двигателя.

При спуско-подъемных операциях высота подъема к несколько 
превышает длину бурильной свечи I, т. е. 1,02/. Это обуслов
лено возможностью установки бурильной колонны на клинья 
либо элеватор. При спуске бурильная колонна приподнимается 
д л я  освобождения клиньев либо элеватора, поэтому перемещения 
при спусках и подъемах бурильных свечей примерно одинаковые.

Изменения скорости за  время подъема и спуска одной свечи 
изображаются тахограммой. Д ля  подъемных механизмов харак 
терна трехпериодная тахограмма подъема, имеющая трапецеи
дальную форму (рис. XI.9 ) .  В первый период происходит разгон 
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Рис. XI.9. Тахограмма подъема

барабана лебедки, чему со
ответствует ускоренное дви
жение крюка со скоростью, 
возрастающей от нуля до 
начальной установившейся 
у Ну. Характер изменения 
скорости крюка в период 
разгона зависит от привода 
лебедки и навыков управ
ляющего ею бурильщика. Режим разгона буровой лебедки су 
щественно не влияет на продолжительность подъема. Однако для 
снижения динамических нагрузок ускорение при разгоне должно 
быть минимальным. При линейном нарастании скорости, как  по
казано на рис. Х1.9, имеем

a1 =  dv/dt =  tgy — cons,t̂ , у „ .  у  =

А1 =  ° н .А /2 =  а 1*1/2’

где а х — ускорение крюка при разгоне, м/с2; у н.у — начальная 
установившаяся скорость крюка, м/с; ^  — продолжительность 
разгона, с; — путь крюка в период разгона, м; у  — угол на
клона кривой скорости.

Второй период соответствует установивш емуся движению 
крюка, при котором двигатель и барабан лебедки  вращаются 
с постоянной частотой. Скорость подъема в период установивше
гося движения

о’у  — 1Г 0 2Лдв/601'тр£т. с > (XI.6)

где — диаметр навивки каната на барабан лебедки, м; гтр — 
передаточное число трансмиссии лебедки; 1Т.С— кратность осна
стки подъемного механизма.

Вследствие изменения диаметра навивки при переходе каната 
на каждый последующий слой на тахограмме скорость подъема 
в период установившегося движения и зображ ается  ступенчатой 
прямой линией. В кинематических расчетах пользуются средней 
установившейся скоростью подъема

Усу =  (Уну +  Уку )/2 ,

где у ку—конечная установившаяся скорость подъема крюка, оп
ределяемая по диаметру последнего (конечного) слоя навивки 
каната.

Средняя установившаяся скорость подъема рассчитывается 
т акж е  по среднему диаметру навивки каната на барабан  лебедки

Усу — л£)ср^дв/60/тр£ т. с . (XI.7)
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Исходя из средней установившейся скорости, для второго пе
риода подъема имеем

2̂ == const; /̂ 2 ~~ Vcyt̂ i

где а2— ускорение крюка, м/с2; t2— продолжительность устано
вившегося движ ения, с; h2 — путь крюка за период установивше
гося дви ж ени я , м.

В третий период происходит торможение буровой лебедки, 
при котором конечная установившаяся скорость подъема снижа
ется до нуля . При линейном изменении скорости торможения 
имеем

где а 3 — замедление крюка при торможении, м/с2; у ку — скорость 
крюка в н ачале  торможения, м/с; ¿з— продолжительность тор
можения, с; /г3 — путь крюка в период торможения, м. 

Продолжительность подъема
/ =  /2 -)- /3,

высота подъема в определенном масштабе выражается площадью 
тахограммы:

Д л я  расчета продолжительности подъема на заданную высоту 
пользуются средней скоростью подъема, учитывающей изменение 
скорости крю ка в период разгона и торможения лебедки:

/ =  к/х)ср.

Средняя скорость на тахограмме подъема определяется из 
следующего равенства:

Полученная формула показывает, что средняя скорость крюка 
меньше средней установившейся скорости подъема. На 
рис. XI.9 средн яя  скорость крюка вы ражается высотой прямо
угольной тахограмм ы , площадь которой равна площади дейст
вительной трапецеидальной тахограммы, имеющей общее с ней 
основание. Прямоугольная тахограмма является расчетной и на 
практике неосуществима, так  к ак  при этом ускорение и зам ед
ление достигаю т бесконечности а = 1д90° = оо.

Отношение средней установившейся скорости к средней ско
рости крюка называю т коэффициентом заполнения тахограммы:

h =  (t +  tz)vcy/2.

Vcpt — Vcy (/ -Ь 1̂ )/2,

откуда

^ — Усу / ̂ ср 1 • (XI.8)



Рис. X I.10. Тахограммы спуска (/сп — продолжительность сп уска  бурильной
свечи)

Пользуясь коэффициентом X, продолжительность подъема на 
заданную высоту можно определять по формуле

I - И1х)ср И'к!усу.

Коэффициент заполнения тахограммы зависит от типа при
вода подъемного механизма, скорости и высоты подъема крюка. 
Согласно опытным данным Уралмашзавода, у к а з а н н а я  зависи
мость описывается уравнением

Х = 1 + с - ^ - -  (X I.9)

В зависимости от типа используемого привода с = 2,4 — для 
электрического, дизель-электрического и газотурбоэлектриче- 
ского; с = 3,6 — для дизель-гидравлического и газотурбинного; 
с = 4,8 — для дизель-механического.

На рис. XI. 10 показаны схематизированные тахограмм ы  спу
ска. При небольших нагрузках  и достаточном зап асе  торможения 
скорость спуска изменяется по двухпериодной тахограмме, име
ющей вид треугольника (рис. XI. 10, а). В1 первый период проис
ходит разгон лебедки, продолжительность которого зависит от 
веса спускаемой колонны и момента инерции узлов  и деталей 
подъемного механизма, вращающихся при спуске. Второй период 
соответствует торможению лебедки и остановке спускаемой ко
лонны. Продолжительность второго периода зависит от тормоз
ного пути, необходимого для обеспечения безопасной и своевре
менной остановки спускаемой колонны труб.

Трехпериодная тахограмма (рис. XI. 10, б, в) характерна для 
спуска с использованием вспомогательного тормоза, в резуль
тате действия которого спускаемый груз разгоняется  до момента 
достижения равенства движущ его и тормозного моментов. После 
этого устанавливается равномерное движение и скорость спуска 
сохраняется постоянной до начала торможения лебедки.
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Рис. X I.11. Зависим ость максимальной скорости спуска незагруженного элева
тора от м ассы  подвижных частей, оснастки и длины свечи (18; 24; 27; 36 м)

Средняя скорость спуска
Уср. сп =  У щ ахсп/^сп» ( X I .  1 0 )

где Ушах сп — максимальная скорость, достигаемая за период спу
ска ; Ясп — коэффициент заполнения тахограммы при спуске.

В практических расчетах, согласно рекомендациям Уралмаш- 
завода, м акси мальная  скорость спуска принимается в зависимо
сти от длины свечи I:

I, м .......................................  18 24 27 36
»ш а х  сп . м/с ...................  2 ,5  2 ,9  3,1 3,6

Коэффициенты заполнения тахограммы: Хсп = 2 — при свобод
ном спуске ; ЯСп=1,5 — при использовании вспомогательного 
тормоза.

М акси м ал ьн ая  скорость спуска незагруженного элеватора оп
ределяется по номограмме на рис. XI. 11, построенной на основе 
опытных данных.

§ 5. Д И Н А М И К А  ПОДЪЕМНОГО МЕХАНИЗМА

Динамические нагрузки в подъемном механизме буровых уста 
новок возникают при спуско-подъемных операциях вследствие 
действия ускорения или замедления, а такж е упругих колебаний, 
создаваем ы х  во время переходных процессов. Источники дина
мических нагрузок  — толчки и удары , возникающие при подхвате 
колонны труб  и переходах талевого каната на последующий слой 
навивки, а т а к ж е  из-за зазоров и монтажных смещений в сочле
нениях узлов  и деталей подъемного механизма и его привода.

На дин ам ику  спуско-подъемных операций значительно вли
яет состояние ствола скважины. Всевозможные уступы и каверны



Н агр узка  на крю ке, кН
Скорость подъема крю ка, 

м/с
Коэффициент динамичности ,

* д

150—250 1,32 2 ,00— 1,88
250—700 1,12—0,99 1,88— 1,43
700— 1200 0 ,58—0,56 1,43— 1,22

1200— 1800 0 ,40—0,38 1,22— 1,05
1800—2000 0 ,17—0,16 1,05— 1,03

препятствуют равномерному движению колонны труб в с к в а 
жине, поэтому в подъемном механизме возникают динамические 
нагрузки случайного характера . Систематическими являю тся  ди
намические нагрузки, возникающие в период разгона и тормо
жения лебедки. При прочих одинаковых условиях уровень дина
мических нагрузок, возникающих в процессе подъема, зависит 
от пусковых свойств двигателей и упругости системы, включаю
щей силовые передачи, лебедку, талевый канат, вы ш ку и колонну 
поднимаемых труб.

При спуске динамические нагрузки зависят от снижения ско
рости, регулируемой вспомогательным и основным тормозами ле
бедки, а такж е  от упругости талевого каната, выш ки и колонны 
спускаемых труб. Различие в источниках и х арактере  переходных 
процессов, распределении масс и упругости вклю чаемых систем 
обусловливает количественные и качественные отличия динами
ческих процессов, наблюдаемых в подъемном механизме буро
вых установок при подъеме и спуске колонны труб.

Опытный коэффициент динамичности учиты вает  динамиче
ские нагрузки в подъемном механизме буровых установок:

К д  =  ( Р с т  +  Р д ) / Р с  ( X I . 11 )

где Р Ст — статическая нагрузка от собственного веса  колонны 
труб и подвижной части талевого механизма; Р д — динамическая 
нагрузка.

В результате экспериментальных исследований установлено, 
что коэффициент динамичности для отдельных звеньев и деталей 
подъемного механизма буровых установок изменяется от 1,02 до 
2 в зависимости от скорости подъема, определяемой мощностью 
привода буровой лебедки и массой поднимаемой колонны. По 
мере увеличения массы колонны труб скорость подъема ум ен ь
шается и при этом снижается коэффициент динамичности.

Динамические нагрузки в звеньях подъемного механизма до
стигают наибольших значений в период подхвата колонны труб 
с ротора при подъеме и в начале торможения лебедки при спу
ске. В табл. XI.3 приведены коэффициенты динамичности для 
неподвижной ветви талевого кан ата ,  полученные по результатам  
инструментальных измерений на буровой установке У ралм аш
7 З аказ № 2895 193



З/Ц при подъеме бурильнои колонны весом 2 ООО кН из сква 
жины глубиной 5 ООО м [6].

К ак  видно из табл. XI.3, при нагрузках, близких к допускае
мым, коэффициент динамичности приближается к  единице. Объ
ясняется  это тем, что из-за ограниченной мощности привода ско
рости подъема и ускорения при разгоне становятся незначитель
ными. Поэтому в расчетах на прочность коэффициент 
динамичности для  деталей подъемного механизма, расположен
ных в кинематической цепи м еж ду  крюком и двигателем, при
нимается равным единице.

При теоретическом рассмотрении динамики подъемного ме
ханизма буровых установок обычно пользуются принципом 
Д ’А лам бера , согласно которому в любой момент времени имеется 
равновесие сил инерции, активных внешних сил и реакций свя
зей. В расчетах  используется упрощенная схема подъемного ме
ханизма с жесткими связями и сосредоточенными массами. Диф
ференциальные уравнения, описывающие работу подъемного ме
ханизма при разгоне и торможении, рассматриваются в гл. XII 
и XVI, посвященных тормозным устройствам и приводу лебедок.

§  6. П О ДЪ ЕМ Н АЯ ХАРАКТЕРИСТИКА

Подъемной характеристикой лебедки называют зависимость ско
рости подъема от нагрузки на крюке, выраженную в графиче
ской либо табличной форме. Подъемная характеристика рассчи
ты вается  в результате совместного рассмотрения конструктивно
кинематических параметров лебедки и механической характери
стики используемых двигателей.

Б уровые лебедки с приводом от дизелей и электродвигателей 
переменного тока имеют ступенчатую подъемную характеристику 
(рис. XI. 12, а ), расчет которой проводится по номинальным мощ
ности и частоте вращения используемых двигателей:

скорость подъема крюка на ¿-й передаче:

VI =  я 0 српдв/60г'(1'т. с; (XI. 12)

предельная нагрузка (кН) на крюке на г-й передаче:

Ф  =  •^дв'Птр'Пт. с/У( —  От, ( X I .  13)

где А/дВ — номинальная мощность двигателя, кВт; г] тр — к.п.д. 
трансмиссии от двигателя до подъемного вала на 1-й передаче; 
г]т. с — к.п.д. талевого механизма; 0 Т — вес подвижных частей т а 
левого механизма.

Л ебедки  с дизель-гидравлическим приводом имеют непрерыв
но-ступенчатую тяговую характеристику (рис. XI. 12, б). В этом 
случае скорости подъема и предельные нагрузки на крюке рас
считываются по мощности и соответствующей ей частоте вра
щения выходного вала гидротрансформатора, значения которых 
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Рис. X I.12. Т яго вая  характеристика лебедки :
а  — ступенчатая, привод от дизелей и электродвигателей  переменного то ка ; б  — непрерывно- 
ступенчатая, привод от дизель-гидравлического силового агрегата

определяются из совместной характеристики дизеля и гидротранс- 
форматора.

Лебедки с приводом от двигателей постоянного тока имеют 
беступенчатую подъемную характеристику. Скорости подъема и 
нагрузки на крюке в этом случае рассчитываются из условия 
постоянства используемой мощности двигателя:

Vi =  •^ д в ’Птр’Пт. d i ß i  G - r ) .  (X I .14)

На производительность и безотказность лебедок с приводом 
от дизелей и электродвигателей переменного тока существенно 
влияет своевременное переключение передач. Распространенное 
на практике стремление сократить продолжительность спуско
подъемных операций за счет форсирования скоростей подъема 
приводит к снижению долговечности и повышению расхода смен
ных узлов и деталей лебедки и ее привода. Вынужденные простои 
вследствие преждевременных отказов часто значительно превы
шают экономию времени, полученную за счет подъема на чрез
мерно высоких скоростях подъема.

При запоздалом переходе на «быструю» скорость мощность 
буровой лебедки недоиспользуется, а продолжительность подъ
ема бурильной колонны возрастает. Поэтому в целях предотвра
щения перегрузки лебедки и обеспечения минимальной продол
жительности подъема необходимо переключать скорости подъ
ема в строгом соответствии с подъемной характеристикой 
лебедки,



Глава XII
ТОРМОЗНЫЕ УСТРО ЙСТ ВА

§  1 . О БЩ ИЕ СВЕДЕНИЯ

Тормозные устройства, применяемые в буровых машинах и ме
ханизм ах , по назначению делятся  на основные и вспомогатель
ные. Основные предназначены для остановки машин и механиз
мов и приводятся в действие в конце движения либо при дли
тельны х перерывах в работе, вспомогательные ж е — для 
длительного торможения с целью снижения скорости движения. 
В качестве основных тормозов в буровых машинах и механизмах 
используются фрикционные тормозные устройства, которые под
разделяю тся на ленточные и колодочные.

В ленточном тормозе рабочий элемент — гибкая лента с фрик
ционными накладками, которые прижимаются к тормозному 
ш киву при угловом смещении одного из концов ленты. В коло
дочном тормозе рабочий орган — колодки, которые при встреч
ном линейном смещении прижимаются к наружной поверхности 
тормозного барабана. В буровых машинах в качестве вспомога
тельных используются гидродинамические и электрические тор
мозные устройства.

Тормоз следует устан авли вать  на быстроходных валах  м а
шины, испытывающих наименьший вращающий момент, что поз
воляет  уменьшить размеры тормоза, зависящие от необходимого 
тормозного момента. З ам ы кание и размыкание тормозных уст
ройств осуществляется посредством механического, пневматиче
ского и электрического приводов, снабженных ручным либо ав 
томатическим управлением. Автоматическое управление обеспе
чивает остановку в аварийных ситуациях.

§  2. ЛЕНТОЧНЫ Й ТОРМОЗ БУРОВОЙ ЛЕБЕДКИ

Ленточный тормоз — основной тормоз буровой лебедки. Он пред
назначен для остановки и удержания в неподвижном состоянии 
бурильной колонны и другого инструмента, спускаемых и под
нимаемы х из скважины. Ленточный тормоз при необходимости 
м ож ет быть использован в качестве вспомогательного. Например, 
в случаях  отказа или недостаточного тормозного момента вспо
могательного тормоза лебедки для  снижения скорости спуска ко
лонны труб в скважину используется ленточный тормоз. При от
сутствии регулятора подачи долота ленточный тормоз служит 
д л я  поддержания осевой нагрузки  на долото и подачи бурильной 
колонны по мере углубления забоя скважины.

Согласно ГОСТ 12.2.041-79, к ленточным тормозам предъяв
ляю тся следующие требования:

тормозной момент должен быть достаточным для надежного 
уд ер ж ан и я  в неподвижном состоянии колонны труб наибольшей



Рис. XII. 1. Кинематические схемы ленточных тормозов лебедок: 
а  — У2-2-11, У2-5-5; б — ЛБУ-1100; в - ЛБУ-1700, ЛБУ-300; г  — У2-300

массы, соответствующей допускаемой грузоподъемности л еб ед ки ;
привод тормоза должен обеспечить плавное регулирование 

тормозного момента и мягкую посадку на стол ротора с п у с к а е 
мой в скваж ину колонны труб;

тормоз должен растормаживаться одновременно с в кл ю ч е
нием привода лебедки;

температура на поверхностях трения фрикционной п ары  не 
должна превышать допускаемой температуры нагрева м а т е р и а 
лов, используемых в тормозной паре;

конструкция тормоза должна исключать самопроизвольное тор 
можение и растормаживание и обеспечить легкость уп р авлен и я , 
удобство и доступность осмотра, регулирования и замены изно
сившихся деталей и узлов.

В буровых лебедках в качестве основного используется д в у х 
ленточный тормоз, обладающий важны м и  преимуществами по 
сравнению с одноленточным. В первую очередь следует отм етить  
надежность двухленточного тормоза, сохраняющего работоспо
собность при отказе одной из лент. Распределение тормозного 
момента на д ва  шкива позволяет вдвое уменьшить кон тактн ы е 
давления и, следовательно, повысить долговечность тормозных 
шкивов и колодок.

Кинематические схемы ленточного тормоза буровых л еб ед о к  
показаны на рис. XII. 1. Стальные ленты 4  с фрикционными н а 
кладками огибают цилиндрические тормозные шкивы 2, которы е 
установлены на барабане 3  лебедки. В результате трения м е ж д у  
неподвижными накладками и тормозными шкивами во зн и кает



тормозной момент, противодействующий вращению барабана и 
удерживающий его в неподвижном состоянии. Установка тормоз
ных шкивов непосредственно на барабане лебедки требует ув е 
личения необходимого тормозного момента, т ак  к ак  барабан ле
бедки  — наиболее тихоходный орган в кинематической цепи подъ
емного механизма. Однако при отсутствии промежуточных звеньев 
м е ж д у  тормозом и талевы м  канатом обеспечиваются надежность 
и безопасность торможения лебедки.

Концы лент соединяются с балансиром 10 и шатунными шей
к ам и  9 коленчатого в ал а  8. Конец ленты, соединяемый с балан
сиром, принято назы вать  набегающим, а противоположный, со
единяемый с коленчатым валом ,— сбегающим. Сбегающие концы 
лент, обхватывающие тормозные шкивы под углом более 270° 
(рис. XII. 1, в, г), соединяются с коленчатым валом посредством 
обоймы О и кронштейнов К ■ При торможении коленчатый вал по
ворачивается и сбегающие концы лент перемещаются по дуге, опи
сываемой радиусом шатунных шеек.

После выбора свободного хода фрикционные накладки при
ж им аю тся к тормозным шкивам. Величина свободного хода з а 
висит от радиальных зазоров между фрикционными накладками 
и тормозными шкивами, образующихся при растормаживании. 
Направление вращения барабана при спуске должно совпадать 
с направлением углового смещения тормозных лент при тормо
жении лебедки. В этом случае вращающиеся шкивы будут затя 
ги вать  тормозные ленты и благодаря этому уменьшатся усилия, 
необходимые для торможения. При подъеме тормозные шкивы, 
вращ аясь  в обратном направлении, будут отбрасывать тормоз
ные ленты и тем самым способствовать растормаживанию ле
бедки одновременно с включением ее привода.

Поворот коленчатого в ала  для замыкания и размыкания тор
м оза осуществляется тормозной рукояткой 1. В лебедках, распо
ложенных на полу буровой площадки, тормозная рукоятка уста 
навливается на консоли тормозного вала (рис. X II.1, а). В ле
бедках , которые находятся под полом буровой площадки 
(рис X II .1, б, в, г) , тормозная рукоятка с валом 13 на подшип
никах  11  монтируются на полу буровой площадки и соединяются 
с коленчатым валом 8  посредством рычагов 12, 15  и тяги 14.

Д ля  оперативного торможения лебедки наряду с ручным ис
пользуется пневматический привод, состоящий из тормозного ци
линдра 7, шток которого соединяется с мотылевой шейкой 5 ко
ленчатого вала, и регулятора управления 6. Пневматический 
привод облегчает труд  бурильщика при спуско-подъемных опе
рациях . В лебедках большой мощности тормозной привод снаб
ж а е т с я  пневмоцилиндром 19  (рис. ХИЛ, в, г) для автоматиче
ского торможения лебедки при падении давления в пневмоси
стеме , при обесточивании буровой и переподъеме талевого блока.

Под давлением воздуха , поступающего через клапан 20 от 
сети или баллона 18, шток цилиндра 19 выдвигается и проушина 
1 6  освобождает шейку 17  тормозного вала, обеспечивая управле- 
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ние тормозом рукояткой 1 или пневмоцилиндром 7, к ак  в н ор 
мально разомкнутых тормозах. В аварийных ситуациях д ав л ен и е  
воздуха в пневмоцилиндре 19 п адает  и под действием в о з в р а т 
ной пружины шток перемещается в обратном направлении. П р о 
ушины 16 штока поворачивают тормозной вал и в р е зу л ь тате  
этого лебедка автоматически затормаж ивается .  В этом с о с т о я 
нии тормоз действует как нормально замкнутый.

Тормозные ленты 12 изготовляются из стального листа т о л 
щиной 6— 10 мм, изогнутой по диам етру  тормозных шкивов 1 1  
барабана 13 лебедки (рис. XII.2 ). Ширина ленты вы би рается  
в зависимости от используемых колодок, ширина которых по 
стандарту составляет 220—260 мм. Длина ленты рассчитывается 
по диаметру и углу  обхвата (270—340°) тормозного шкива с у ч е 
том толщины накладок. Лента по длине имеет отверстия д л я  
крепления накладок 14 и снабжена концевыми проушинами д л я  
соединения с валом 2 и балансиром 5 тормоза.

Вследствие больших контактных давлений тормозные к о 
лодки, расположенные со стороны набегающего конца ленты, и з
нашиваются более интенсивно. Д л я  выравнивания износа колодок  
концы лент в процессе эксплуатации меняют местами. Б л а го д а р я  
этому существенно сокращается расход колодок. Последние к р е 
пятся к ленте стальными планками, запрессованными в тело к о 
лодки. Д ля этого концы планок выводят через отверстия в л ен те  
и загибают с наружной стороны. Крепление тормозных колодок  
при помощи болтов и заклепок с потайными головками более т р у 
доемко.

М еж ду колодками с зазором 1,7 — 4,2 мм установлены д и с т а н 
ционные планки 15, способствующие плотному и равномерному 
прилеганию колодок к поверхности тормозных шкивов. Р а в н о 
мерность радиального зазора м еж ду  тормозными н акл ад кам и  и 
шкивом по дуге  обхвата регулируется пружинными о ття ж к ам и  
16  и опорными роликами 17. Одновременно пружинные о ття ж к и  
служат для отвода ленты от шкива при растормаживании л е 
бедки. Тормозные шкивы и диски барабана 13  м еж ду собой со 
единяются на скользящих посадках.

Небольшая глубина центрирующих посадочных поверхностей 
облегчает их сборку.

Балансир 5  служит для выравнивания натяжения тормозных 
лент и представляет собой стальной равноплечий рычаг. Б а л а н 
сир поворачивается на оси, установленной в стойке 3, к о то р ая  
крепится болтами к раме 4 лебедки. К балансиру посредством 
болтов 10 и резьбовых стаканов 8 присоединяются набегающ ие 
концы^ тормозных лент. Болт имеет ушко для  соединения с то р 
мозной лентой и резьбу для навинчивания стакана. При п рово
рачивании ^стакана болт перемещается по резьбе и регули рует  
радиальный зазор между шкивом и тормозными накладками , о б 
разующийся в разомкнутом тормозе. Если зазоры отрегулиро
ваны неодинаково, балансир поворачивается на своей оси и о п у 
скает конец ленты, которая охватывает тормозной шкив с боль-
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шим зазором. В результате этого достигается одновременное 
затягивание тормозных лент с одинаковым усилием.

Угол поворота балансира возрастает с увеличением разности 
радиальных зазоров на шкивах тормоза. Если зазоры на к а ж д о м  
из двух шкивов отрегулированы одинаково, то при торможении 
балансир сохраняет горизонтальное положение. Опоры стаканов  
имеют сферическую форму, обеспечивающую их самоустанавли- 
ваемость при отклонениях балансира от горизонтального поло
жения. Пружина сж атия 7 выбирает осевой зазор между б а л а н 
сиром и стаканом, образующийся при растормаживании.

Через отверстия в раме проходят шпильки 6, соединяющиеся 
на резьбе со стаканами балансира. На хвостовики шпилек н а 
винчены аварийные гайки, воспринимающие натяжение ленты  
при обрыве либо чрезмерном радиальном зазоре одной из лент 
тормоза. Аварийные гайки завинчиваются с осевым зазором о т 
носительно нижней опорной плиты на р ам е  лебедки. Величина 
зазора зависит от свободного хода ленты и не должна п ревы 
шать допускаемого значения. При чрезмерном зазоре торм ож е
ние лебедки одной лентой становится невозможным, так  к а к  по
сле выбора свободного хода тормозные н акладки  не будут при
ж аты  к шкиву. Поэтому перемещение набегающего конца ленты  
ограничивается зазором между аварийной гайкой и опорной пли
той рамы, допускаемую величину которого по требованиям 
безопасности следует постоянно контролировать в процессе 
эксплуатации лебедок.

Привод ленточного тормоза состоит из коленчатого в ал а  2, 
установленного на радиальных сферических подшипниках, ко р 
пуса 9 которых закреплены на раме лебедки. Шатунные ш ейки 
коленчатого вала  посредством тяг соединяются со сбегающими 
концами тормозных лент. Обойма тяги н адевается  на вал и у с т а 
навливается на полувтулках из антифрикционных материалов. 
Согласно требованиям безопасности (ГОСТ 12.2.041—79), конец 
тормозной рукоятки при замкнутом тормозе должен отстоять от 
пола площадки бурильщика на расстоянии не менее 80 — 90 см , 
а прикладываемое к рукоятке мускульное усилие не долж но 
превышать 250 Н.

Увеличение угла  поворота рукоятки при замыкании тормоза 
свидетельствует о чрезмерном радиальном зазоре между торм оз
ными накладками и шкивами, вызванном их износом в процессе 
эксплуатации. Д ля  восстановления нормального положения р у 
коятки при замыкании тормоза необходимо уменьшать о б р азо 
вавшийся зазор путем подтяжки тормозных лент резьбовыми 
стаканами балансира. Рукоятка тормоза, к а к  указывалось, у с т а 
навливается на конце тормозного вала  либо на отдельном в а л у ,  
соединяемом с тормозным валом лебедки посредством ры чага  1 
и механических передач.

На рис. XII.3 показано устройство ручного управления то р 
мозом, смонтированное на отдельном валу . Тормозная р у к о ят к а
5 приварена к ступице 9 зубчатого сектора, закрепленного на
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валу 13 шпонкой. Вал смонтирован на сферических подшипни
ках  12, корпуса 10  и 15  которых закреплены болтами на отдель
ной плите 8. Регулируемой по длине тягой рычаг 14 соединяется 
с рычагом коленчатого вала , синхронно воспринимающим д ви 
жения тормозной рукоятки. Рассматриваемое устройство исполь
зуется для дистанционного управления ленточным тормозом 
буровых лебедок.

Привод тормоза снабжен стопорным устройством, состоящим 
из зубчатого валика 2  и тормозного шкива 3. Валик 2  у с тан ав 
ливается в корпусе 10  на подшипниках 11  и находится в зацеп 
лении с зубчатым сектором 1, закрытым кожухом 7. Шкив 3  
охватывается тормозной лентой 4, концы которой крепятся к ры 
чагу с грузом 6  и образуют суммирующий ленточный тормоз. 
Рычаг поворачивается на оси, запрессованной в корпусе 10. Под 
действием момента, создаваемого грузом 6, тормозная лента, об
хватывая шкив, удерживает валик 2 и находящийся с ним в з а 
цеплении зубчатый сектор 1 от проворота. При этом тормозная 
рукоятка, жестко связанная с сектором 1, фиксируется в з а д а н 
ном положении. Тормозная рукоятка и другие детали привода 
тормоза обладают достаточной жесткостью, необходимой д л я  
устранения потери хода при включении тормоза.

Исполнительный орган пневматического привода ленточных 
тормозов — тормозной цилиндр одностороннего действия, в ко 
тором рабочий ход поршня совершается под действием сжатого 
воздуха, а обратный ход — под действием пружины. Конструк
ции тормозных цилиндров буровых лебедок показаны на 
рис. XII.4. Обычный тормозной цилиндр 12  (рис. XII.4, а) исполь
зуется для оперативного торможения лебедки и состоит из пор
шня 1, гильзы 2, штока 5, крышек 3 и 14. Поршень уплотняется 
резиновой манжетой, зажатой болтами диска . Глухая  крышка 14  
уплотняется резиновой прокладкой и имеет коническое резьбовое 
отверстие для подвода сжатого воздуха в цилиндр.

Верхняя крышка 3 имеет горловину с втулкой 8 для н аправ 
ляющего штока поршня 1. Пружина 4 о тж имает поршень в к р ай 
нее нижнее положение. Крышки тормозного цилиндра з ат я ги ва 
ются шпильками 9 и 13. Внутри штока поршня установлена рези
новая шаровая опора 11 штока 5, соединяющегося с рычагом 6  
коленчатого вала 7. Тормозной цилиндр крепится к  стойке 10, у с 
тановленной на раме лебедки. При подаче сжатого воздуха  
в поршневую полость цилиндра поршень 1 под действием со зд а 
ваемого усилия сжимает пружину и перемещает шток 5, который 
поворачивает рычаг 6 вместе с коленчатым валом 7 ленточного 
тормоза.

Плавность торможения достигается постепенным увеличением 
давления воздуха в цилиндре тормоза, обеспечиваемым краном 
Казанцева. При растормаживании давление воздуха в цилиндре 
снижается и поршень под действием пружины отводится в ис
ходное положение. Шток 5 возвращается в исходное положение 
рукояткой тормоза, поворачиваемой при растормаживании лен-



Рис. X II.4. П невматический тормозной цилиндр одностороннего действия

точного тормоза. Положение толкателя внутри штока поршня 
обеспечивает независимое управление тормозом посредством ме
ханического и пневматического приводов.

Пружинные тормозные цилиндры (рис. XII.4, б) служ ат  для 
автоматического торможения лебедки. Поршень 2 соединяется 
со штоком 1, снабженным проушиной А для соединения с рыча
гом тормозного вала . В процессе нормальной работы лебедки 
пружины 5 постоянно сжаты под давлением воздуха, поступаю
щего через отверстие В в полость Б цилиндра. При авариях от
ключается подача воздуха и давление в полости Б падает. Под 
действием пружины шток возвращается в исходное положение и 
зам ы кает  тормоз. Плавность аварийного торможения обеспечи
вается дросселирующей шайбой, через которую воздух удаляется 
из цилиндра. Перекосы поршня и штока устраняются благодаря 
шарнирному креплению тормозного цилиндра 4 к стойке 3 рамы 
лебедки.



Наиболее важными показателями фрикционных свойств м а 
териалов, используемых в ленточных тормозах лебедок, я в 
ляются:

коэффициент трения, выражающий отношение силы сопро
тивления перемещению двух  тел при трении (силы трения) 
к нормальной составляющей внешних сил, действующих на по
верхности тела;

стабильность коэффициента трения — безразмерная  величина, 
определяемая отношением среднего коэффициента трения к его 
максимальному значению, полученным в результате  многократ
ных измерений данного узл а  трения при неизменных режимах 
его работы;

допускаемое контактное давление — усилие, с которым сжаты  
два  тела в паре трения, отнесенное к площади их контакта и до
пустимое по условиям сопротивления движению и величине из
носа трущихся тел;

допускаемая скорость скольжения — скорость относительного 
перемещения тел пары трения по поверхности их контакта, опре
деляем ая по условиям минимальной интенсивности износа и до
пустимого нагрева узла ;

износостойкость — характеризует свойство м атериала оказы 
вать сопротивление изнашиванию в определенных условиях 
трения;

теплостойкость — характеризует изменение коэффициента тре
ния в зависимости от температуры;

сопротивление термической усталости, т. е. постепенному раз
рушению материала, развивающемуся под действием многократ
ных повторных температурных напряжений.

Работоспособность ленточного тормоза, к а к  и других узлов 
трения, определяется фрикционной совместимостью контактиру
ющих материалов. Наиболее эффективны м атериалы , которые 
в паре обеспечивают наилучшие показатели рассмотренного комп
лекса фрикционных свойств. Коэффициент трения и допускаемое 
контактное давление выбранных материалов определяют ди а 
метр и ширину тормозных шкивов. Теплостойкость тормозных 
колодок, сопротивляемость тормозных шкивов износу и терми
ческой усталости существенно влияют на безопасность работы и 
долговечность ленточных тормозов. Увеличение мощности лебе
док и скоростей спуско-подъемных операций в бурении нераз
рывно связано с повышением моментов торможения ленточных 
тормозов. В этой связи важное значение приобретают эксперимен
тально-исследовательские работы по изысканию новых тормозных 
материалов, обладающих повышенными показателями  фрикцион
ных свойств.

В табл. XII. 1 приведены коэффициенты трения по стали ас- 
бофрикционных материалов, используемых в тяж ел о  нагружен
ных тормозах и муфтах сцепления [3].



Т ем пература, °С

М атериал
80 100 120-130 230—260

6КХ-1
6КХ-15
6КФ-32
Ретинакс
ФК-16Л
Ретинакс
ФК-24А
143-63
39-70
43266

0,39

0,4

0 ,41—0,46
0 ,44—0,57

0,38

0 ,6—0,52
0 ,4

0,41

0,57—0,52
0 ,6—0,42

0,41—0,42 0 ,41—0,38

0 ,41—0,46
0 ,44—0,57

0,38

П р о д о л ж е н и е  т а б л .  X I I . 1

Т ем пература, °с

М атериал
300—320 360--380 400—420 400—500

6КХ-1
6КХ-15
6КФ-32
Ретинакс

0,36
0 ,32—0,3

0 ,5 2 -  
0 ,3 2 -  
0,21-  
0,22-

-0 ,24
-0 ,2 5
-0 ,19
-0 ,1 8

0 ,3—0,2 
0 ,2—0,17 
0 ,3—0,03 

0,16

0 ,3—0,14

0,17
ФК-16Л
Ретинакс
ФК-24А
143-63
39-70
43266

0 ,4—0,5

0 ,41—0,46
0 ,44—0,57

0 ,35—0,45

Резко падает 
0,3

Резко падает и 
возрастает при 
температуре бо
лее 500 °С до 
0 ,46—0,48

В отечественных буровых установках тормозные колодки из
готовляют из ретинакса, который относится к теплостойким фрик
ционным материалам . Ретинакс выпускается двух марок (ГОСТ 
10851—73):

А — асбосмоляная композиция с включением латунной прово
локи. При работе в паре с чугуном ЧНМХ допускается темпера
тура на поверхности до 1 100 °С при скорости скольжения до 
50 м/с и давлении до 2,5 М П а;

Б — асбосмоляная композиция для работы в паре с серым чу
гуном и легированными сталями при температуре до 700 °С, ско
рости скольж ения до 10 м/с и давлении до 1,5 МПа.

Физико-механические показатели изделий из ретинакса при
ведены ниже [4].



М арка ретинакса . 
Плотность, г/см3

Тип А (ФК-16Л) 
2 ,4—2,8

Тип Б (ФК-24А) 
2,13Предел прочности, МПа, не менее:

при срезе . 23
56

350—560

25,5
71

250—500
при сжатии .......................................

Твердость, М П а ............................................
Линейный износ в паре с чугуном 
СЧ 15-32 за 2 ч, мм, не более . . . 
Коэффициент теплопроводности
Вт/ (м • К ) ..........................................................
Коэффициент трения при испытании 
в паре с чугуном СЧ 15—32 
(ГОСТ 1412—85), не менее . . . .

0,19

0,32

0,60

0,16

0,58

0,33

В ленточных тормозах лебедок используется ретинакс ФК-24А 
(марка Б). В расчетах коэффициент трения его по стали прини
мается равным 0,3, допускаемое контактное давление 1,2 МПа. 
Расчетный коэффициент трения ретинакса несколько ’ меньше 
действительного. Для обеспечения гибкости тормозной ленты и 
равномерного прилегания ее к тормозному ш киву колодки вы
полняют в виде кольцевых секторов длиной 120 мм.

^Тормозные шкивы обычно изготовляют из износостойких ста
лей марок 60Г, 35ХНЛ и 35ХМЛ. Опыт свидетельствует об удов
летворительной их фрикционной совместимости с тормозными 
колодками из асбокаучука 6КХ-15. Однако колодки из 6КХ-15 
удовлетворительно работают при сравнительно небольших кон
тактном давлении (до 0,8 М Па) и температуре нагрева (до 
400 °С) и не удовлетворяют фрикционным свойствам, предъяв
ляемым к ленточным тормозам современных мощных лебедок.

Ретинакс обладает сравнительно высокими фрикционными 
свойствами, позволяющими значительно повысить тормозной мо
мент, и поэтому обеспечивает торможение при скоростях сколь
жения до 30 40 м/с и температуре на поверхности трения шки
вов 700— 1 200 °С. В этих условиях тормозные шкивы из стали 
марки 35ХНЛ и других традиционных марок разрушаются от 
термической усталости. В зимнее время при понижении темпе
ратуры окружающего воздуха до минус 30—50 °С разрушение 
тормозных шкивов от термической усталости заметно возрастает. 
Недостаточная сопротивляемость термической усталости свиде
тельствует^ о том, что тормозные шкивы из рассматриваемых м а 
рок сталей и колодки из ретинакса не отвечают требованиям 
фрикционной совместимости. Сопротивление термической уста
лости возрастает у  шкивов, изготовленных из материалов, кото
рые обладают высокими показателями пластичности, теплопро
водности и низким коэффициентом температурного расширения. 
Н аряду с физико-механическими свойствами большое влияние 
на термическую усталость оказывают площадь поверхности ох
лаждения, геометрическая форма тормозных шкивов и другие 
конструктивные факторы, влияющие на интенсивность отвода те
пла, ^поглощаемого тормозом. В результате сравнительных испы
тании сталей различных марок Уралмашзаводом рекомендуется



изготовлять шкивы, работающие в паре с ретинаксом, из низко
углеродистых сталей марок 14ХГ2НМЛ, 12Х2НГМ, которые по
сле зак ал к и  и высокого отпуска имеют наиболее удовлетвори
тельные показатели по износостойкости и сопротивляемости тер
мической усталости.

§ 4. РАСЧЕТ ЛЕНТОЧНОГО ТОРМОЗА

Тормозной момент, создаваемый ленточным тормозом в резуль
тате трения м еж ду  фрикционными колодками и тормозными шки
вами, долж ен  удовлетворять условию

где М ВР — вращающий момент, Н -м ;  [&т] — коэффициент запаса 
торможения.

Вращающий момент зависит от нагрузки на крюке и возра
стает по мере углубления скважины. Расчетная величина вра
щающего момента определяется весом наиболее тяжелой ко
лонны труб , принимаемым с некоторым запасом, равным допу
скаемой н агрузке  на крюке:

где Рщах — допускаемая нагрузка на крюке талевого механизма 
буровой установки, Н; бт — вес подвесных частей талевого ме
ханизма, Н; £>ср — средний диаметр навивки каната на барабан, 
м; т]пв—■ к.п.д. подъемного в ал а  лебедки; Т1т.с — к.п.д. талевого 
механизма; ¿т.с — кратность оснастки талевого механизма.

Запас торможения принимается в зависимости от режима ра
боты лебедки. Учитывая крайне редкое использование лебедки 
при н агр узках ,  равных допускаемой нагрузке на крюке, в расче
тах  ленточного тормоза достаточен коэффициент запаса тормо
жения [&т] = 1,5.

Тормозной момент, создаваемый ленточным тормозом:

где Т — н атяжение набегающего конца ленты, Н; I — натяжение 
сбегающего конца ленты, Н; -От — диаметр тормозного шкива, м; 
2 — число тормозных шкивов.

Натяжение / сбегающего конца ленты зависит от усилия на 
рукоятке тормоза, соотношения плечей рычагов и к.п.д. привода 
тормоза. Н атяжение Т набегающего конца ленты с достаточной 
для практических расчетов точностью определяется по известной 
формуле Эйлера, устанавливающей соотношение м еж ду усили
ями на концах гибкой нити:

(X II .1)

Л1вр (X II.2)

Мт =  (Т — 0  £>тг/2, (XI 1.3)

Т =  № а , (XI 1.4)

где |л — коэффициент трения м еж ду  шкивом и тормозной колод
кой; а  — угол обхвата тормозного шкива лентой, рад.



После подстановки значений Т и / формула (X II.3) прини
мает вид

Некоторые авторы рекомендуют другие формулы д л я  расчета 
тормозного момента, полученные из условия равновесия отдель
ных тормозных колодок, установленных в ленточном тормозе.

Контактное давление (в П а) возникает в р езультате  н ат я ж е 
ния ленты между шкивом и тормозными колодками:

где 5  — текущее натяжение ленты, Н; В — ширина тормозной ко
лодки, м.

Максимальное контактное давление возникает от натяж ения 
набегающего конца ленты (Б =  Т):

По дуге обхвата тормозного шкива контактное давление из
меняется и на сбегающем конце ленты имеет минимальную ве
личину:

Д ля  обеспечения достаточной долговечности фрикционной 
пары контактное давление не должно превышать допускаемого 
значения:

По допускаемому контактному давлению предельное н а т я ж е 
ние набегающего конца ленты составляет:

Подставляя значение предельного натяжения ленты в фор
мулу (XII.5 ),  можно определить величину тормозного момента 
ленточного тормоза по допускаемому контактному давлению:

2

Т (е^ и — О Р т „ 
2е^а

(X II .5)

р =  28/ВВт, (XI 1.6)

Ртах =  277Ш)т.

Рш1п — 2ЦВОг-

Ртах =  277В £ т< [р ] .

(ХП.7)

Из полученной формулы следует, что при заданном д оп уска
емом контактном давлении, зависящем от материалов фрикци-



У гол  о б х вата  а Коэффициент трения ц

гр а д у с рад 0,2 0,25 0,3 0,35 0,4

270 4,71 2,57 3 ,25 4,10 5,20 6,60
300 5,23 2,85 3,72 4,81 6,24 8,12
330 5,75 3,16 4 ,25 5,63 7,48 10,01
345 6,02 3,33 4,50 8,09 8,32 11,10

онной пары, тормозной момент ленточного тормоза возрастает 
пропорционально ширине и квадрату диаметра тормозного 
шкива. Согласно этому, при проектировании тормозной момент 
лебедок выгоднее повышать за  счет диаметра тормозных шки
вов, чем путем увеличения их ширины. Коэффициент трения 
фрикционной пары в степенной зависимости влияет на величи
ну тормозного момента. Поэтому тормозные колодки должны об
л ад ать  высокими фрикционными свойствами, сохраняющимися 
при нагреве в результате трения.

В случае  обрыва одной из лент тормоза контактное давление 
возрастает  вдвое, что приводит к ускоренному износу фрикцион
ной пары. Нельзя допускать длительную эксплуатацию лебедки 
с одной тормозной лентой. При проектировании ленточных тор
мозов лебедок предварительно выбирают материалы фрикцион
ной пары, угол обхвата и ширину тормозной ленты.

Д иаметр тормозного шкива, согласно формуле (XII.7 ), с уче
том необходимого тормозного момента (Мт = М вр [&т]) и допускае
мого контактного давления

В г =  л / - .у-4МвреТ ------[ ¿Г - (ХП-8)
V  в  (е^а — 1) г [р ]

В табл . XII.2 приведены значения в зависимости от коэф
фициента трения и угла  обхвата шкивов.

В табл . XII.3 приведен пример расчета тормозного момента 
и размеров ленточного тормоза буровой лебедки.

Усилие на тормозной рукоятке (в Н) рассчитывается из р а 
венства моментов относительно оси тормозного вала  (рис. XII.5):

P l sin р =  2tr sin у/у\, 
откуда

Р =  ztr sin yh ]/ sin p,

где l — длина рычага управления тормозом, мм; г — радиус кри
вошипа коленчатого вала , мм; ,р — угол поворота рычага от вер
тикали; у — угол м еж ду кривошипом и лентой; г) — к.п.д. рычаж-



Т а б л и ц а  X II.3. Расчет тормозного момента и выбор размеров ленточного 
тормоза буровой лебедки

Исходные и расчетные 
величины

Единицы
измере

ния
О бозна
чения Способ определения Ч и слен н о е

зн ач ен и е

М аксимальная н агрузка н Р  ш ах Задано 1 2 - 105
Вес подвижных частей 
талевой системы

н Gx » 6 - 10«

Кратность оснастки ¿ T .  с » 8
Диаметр барабана м D6 » 0 ,7
Коэффициент запаса тор
можения

[Ат] Принимаем 1,5

К. п. д. подъемного вала 
М атериал колодок

^1пв По табл. X V I.7 
ФК-24А

0 ,9 7

Коэффициент трения По табл. XI I . 1 0 , 3
Угол обхвата рад а Принимаем 4,71
Число тормозных лент Z » 2
Средний диаметр навивки м D c p £>Ср =  £>б +  0 ,0 8 0 ,7 8
Допускаемое контактное 
давление

Па [Р] Принимаем 12 • 106

Тормозной момент Н-м Мт По формуле (Х П .2 ) 0 , 9 - 105
Ширина тормозной ко
лодки
Н атяжение концов тор
мозной ленты:

м В Принимаем 0,22

сбегающего Н t По формуле (Х П .5) 0 ,52 -105
набегающего Н т По формуле (Х П .4 ) 1 ,6 4 -106

ной системы (при качественном изготовлении шарниров г] = 
= 0,90-=-0,95).

Свободный ход ленты тормоза (в мм) зависит от у г л а  .об
хвата и радиального зазора м еж д у  колодками и тормозными 
шкивами: Л = Дга (Дг —ради альн ы й  зазор, мм).

По мере износа фрикционной пары увеличивается радиальны й 
зазор и соответственно возрастают свободный ход ленты и угол 
поворота тормозной рукоятки. При чрезмерном увеличении у гл а  
поворота рукоятки необходимо регулировать радиальный зазор 
между шкивом и тормозными колодками.

Согласно формуле (XII.9 ) ,  усилие на рукоятке тормоза з а 
висит от отношения радиуса кривошипа и длины тормозного ры 
чага. С уменьшением этого 
отношения усилие, необходи
мое для торможения, снижа
ется. Наибольшая длина ры
чага составляет примерно 
1500 мм и ограничивается 
удобством управления рукоят-

Рис. X II.5. С хема усилий, действую- 
щих на ленточный тормоз



кой. Р адиус  кривошипа составляет не менее 40 мм и должен 
быть достаточным для создания радиального зазора между тор
мозным шкивом и колодками при растормаживании. Усилие на 
р уко ятке  тормоза, согласно ГОСТ 12.2.041—79, не должно пре
выш ать  250 Н.

§  5. Д И Н АМ И К А ТОРМОЖ ЕНИЯ. БЕЗОПАСНЫЕ 
СКОРО СТИ  СПУСКА

Динамические нагрузки, испытываемые тормозом буровой ле
бедки, обусловлены снижением скорости поступательно дви ж у
щ ихся и вращающихся масс. На рис. XII.6 показаны моменты 
сил действующие на тормоз в период торможения. Статический 
момент М ст направлен в сторону вращения барабана лебедки, 
тормозной момент М т — против вращения и в рассматриваемой 
схем е лебедки действует при спуске по часовой стрелке, а при 
подъеме — против часовой стрелки. Если за условное положи
тельное направление принять действие моментов, направленных 
против часовой стрелки, то уравнения вращательного движения 
можно написать в следующем виде:

д л я  торможения при спуске
/ б  =  М с т — М т .  СП,  ( Х 1 1 - 9 )

д л я  торможения при подъеме
_ / е = - М ст +  Мт. п, (ХПЛ°)

гд е  I — приведенный к в ал у  барабана лебедки момент инерции 
вращ аю щихся и поступательно движущихся масс; е угловое 
замедление вала барабана лебедки; М ст — статический момент; 
Aix.cn и Мт.п — тормозные моменты соответственно при спуске и 
подъеме.

Приведенный момент инерции определяется из равенства ки
нетической энергии приведенной массы и фактически распреде
ленных масс с учетом потерь на трение. Д ля  упрощения расче
тов можно пренебречь кинетической энергией канатных шкивов, 
не имеющей существенного влияния. В этом случае справедливо 
равенство

/со2/2 =  /б со2/2 + ти 2Пт. с/2, (XII. 11)
гд е  со — угловая скорость вала  барабана; пг = (С т. с+ От)у§ 
м асса  подвижных частей талевого механизма и подвешенной ко
лонны труб; V — скорость поступательно движущихся масс, т]т. с 

к .п.д. талевого механизма.

Рис. XII.6. М оменты сил, действую 
щих на тормоз в период торможения: 
а  — спуск; б — подъем; .5ПС и 5 ПП — на
тяжение подвижного конца соответственно 
при спуске и подъеме



Из рассматриваемого равенства приведенный к в ал у  б а р а 
бана момент инерции вращающихся и поступательно д в и ж у 
щихся масс

/  =  / б +  т(и/ш )2 г)т. с

Так к ак  зависимость между скоростями барабана л ебедки  и 
крюка

V <оОСр/2»т. с»

полученную формулу можно представить в следующем ви де : 
тО\

/ = / б + -----( X I I . 12)
< с

где /)ср— средний диаметр навивки каната на барабан; г'т .с — 
кратность оснастки талевого механизма.

Формулы для определения моментов инерции некоторых ти 
повых деталей приведены в табл. XI 1.4. Д ля  деталей и у зл о в

Т а б л и ц а  X I I .4. Моменты инерции деталей  машин

Д еталь Форма д е т а л и Момент
инерции

Сплошной
цилиндр С}, е л г '/83

Палый
цилиндр

ШниВ, 6лок} х %
тестсрн я ж в В V  7у

Мусрта влг/  9д

Барабан Т “ Т н Б В  2/  Ед



сложной конструкций момент инерции определяется эксперимен
тальны м путем и по маховому моменту

/ =  С £ 2/ 4 § « 0 0 2/40,

гд е  0 .0 2— маховый момент относительно оси вращения, равный 
произведению приведенного веса вращающихся деталей подъем
ного вала  на квадрат  диаметра приведения, Н • м2 (например, 
маховый момент барабана  буровой лебедки Л Б У -1200 К вместе 
с подъемным валом и другими вращающимися деталями ОьОг= 
=  7 • 104 Н - м 2).

При равномерном торможении угловое замедление вала б а
рабана  лебедки

е =  (сок—(Он)Ят,

где  сон и сок — начальная и конечная угловая скорость вала б а 
рабана лебедки, с-1 ; — время торможения, с.

В результате торможения конечная скорость становится рав 
ной нулю, тогда имеем

6 — — (0 н/̂ т —~ я/30/т»

гд е  п — начальная частота вращения вала барабана, об/мин.
Статический момент с учетом к.п.д. талевого механизма при 

спуске

М СТ. СП ---- (0-\ б т)£срГ)тс/2гх.с;
при подъеме

М ет. П ' ' б т ) /Л'р/ 2/т. с'Пт. с-

Тормозной момент при спуске из формулы (XII.9)

М т. сп = М ст — /е.

После подстановки значений /, е и М ст имеем 

ил (&— бт) Оср , 0ц02яп 1 б-|-От Оср т  п п
IУ1т. СП ------------------------------------ Т|т.С “ Г---------------------- I--------------------------------------  Ч тм .с

\ с 4§30<т е  4 /2 с 30 /т

Учитывая, что я/4д30~  1/375, полученную формулу можно 
представить в более удобном для практических расчетов виде

М т еп =  - ( в -+ в т ) р ср Л т м с +  Обв ч _+  (0  +  0 т) в срга ^  ( Х П  13) 

2/т с 375<т 375«2С/Т

Аналогичным путем из формулы (XII. 10) определяется тор
мозной момент при подъеме



Исходные и расчетные 
величины Обозначение Способ определения Ч и слен н о е

зн ач ен и е

Вес, Н: 
обсадной колонны 
бурильной колонны 
подвижных частей 

Кратность оснастки 
Средний диаметр на
вивки каната, м 
Маховый момент бара
бана, Н -м 2
Тормозной момент, Н -м 
К- п. д. 

талевого механизма 
подъемного вала 
подъемного механизма 

Время торможения, с  
Коэффициент запаса тор
можения
Статический момент вра
щения при спуске ко
лонны, Н -м:

обсадной

бурильной

Приведенный мол 
инерции, к г -м 2:

обсадной колонны

бурильной колонны

П редельная частота 
вращ ения барабана л е
бедки при сп уске  колон
ны, об/мин:

обсадной

бурильной

Сок 
Обк 
йт 

*т. с
Оср 

бб О2 

м т

Лтс
Лпв
■п
¿т
¿т

/"

я '

Задано

По табл. XI I . 3

По табл. X V I.7 
То ж е 
Л ~  Лт.сЛпв
Принимаем

д.' _ (Оок Ч~ ^т) Рср
с. ст 9  , ■

^ 1 . с

М " —  ( ° б к  ~Ь Р с р  
с-ст _  2гТ .  С.

40

(оок+ о т) Д

4 ? £т. с

г  О б -Р 2

40

(обк + от) Д

Мт

Л4Т
0 , 1/ '

-  М„с. ст
п" -- —-------------- /т

12-105 
8-10® 
6 - 104

8
0 ,78

7 -10*

90 -10 3

0,88
0 ,97
о ;85
2
1,5

5 1 ,6 - 103 

3 5 ,3 - 103

2 ,7 6 -1 0 »

2 ,4 4 -103

0,1/"

58

200



Исходные и расчетные 
величины Обозначение Способ определения Численное

значение

П редельн ая скорость 
с п у с к а  колонны , м/с:

обсадной V —  ------- ^ ------
60( .̂ с

0 ,30

бурильной V" .у/ . ... я£ )срЛ 
60гт . с

1,02

Из выражений (X II.13) и (XII. 14) следует, что динамиче-
ские моменты, обусловленные инерцией вращающихся и посту
пательно движущ ихся масс, приводят к увеличению тормозного 
момента при спуске и облегчают работу тормоза при подъеме. 
С увеличением скорости спуска и уменьшением продолжительно
сти торможения тормозной момент, необходимый для остановки 
лебедки, возрастает. Д л я  безопасного торможения следует ог
раничить величину тормозного момента, необходимого для оста
новки спускаемого груза :

Л 4 Т . СП 1=1 т/& т »

где М т — тормозной момент ленточного тормоза буровой ле
бедки; £т — запас  торможения.

Предельную частоту вращения подъемного вала лебедки при 
спуске в зависимости от нагрузки на крюке и продолжительно
сти торможения можно определить, пользуясь рассматриваемым 
условием из уравнения (X II.13):

М т (б  +  Ст) Оср т------------------------------------- ||т  с
га =  _ А ____________________*т. (X II .15)

йбР2 (0 +  0т)Рср 
375 +  ЗУБ/?.,

Из полученной формулы следует, что при неизменной про
должительности торможения для сохранения запаса торможения 
необходимо по мере увеличения нагрузки на крюке снижать ско
рость спуска. Выражение (XII. 15) используется для расчета без
опасных скоростей спуска, принимаемых при регулировании ре
жима работы вспомогательного тормоза буровой лебедки в про
цессе спуска колонн бурильных и обсадных труб различной 
массы. В табл. XII.5 приведен пример расчета предельных ско
ростей спуска, ограниченных постоянным запасом торможения.

§  6. НАГРЕВ И ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ ТОРМОЗА

Энергия движущ ейся колонны труб и вращающихся масс ле
бедки в процессе торможения переходит в тепловую энергию и 
вызывает нагрев тормоза. Как указывалось ранее, при чрезмер-



ном нагреве нарушается нормальная работа тормоза, снижается 
долговечность его шкивов и фрикционных колодок. Вследствие 
неравномерного распределения температуры в сечениях шкива 
возникают термические напряжения. М ногократные повторные 
термические напряжения приводят к термической усталости, сход
ной с механической усталостью. Трещины, образующиеся в ре
зультате термической усталости, приводят к постепенному р а з 
рушению тормозных шкивов, что опасно д л я  обслуживающего 
персонала.

Ремонтные работы, связанные с заменой тормозных шкивов 
лебедки, приводят к длительным простоям буровой установки и 
значительным материальным и трудовым затратам . Поэтому н а 
грев тормозных шкивов должен быть ограничен температурой, 
не вызывающей чрезмерных термических напряжений и одновре
менно не допускающей нарушения условий нормальной работы 
фрикционной пары. Д ля  этого необходимо обеспечить достаточ
ное охлаждение шкивов.

Количество теплоты, возникающей при одном торможении 
(в Д ж ) ,  определяется кинетической энергией поступательно д в и 
жущихся и вращающихся масс и изменением потенциальной 
энергии колонны труб:

где 5 — путь торможения, м; V —'скорость поступательно д в и ж у 
щихся масс, м/с; ю = 2у1Тс/Др — угловая  скорость барабана л е 
бедки, с-1 ; т] — к.п.д. подъемного механизма, учитывающий по
тери на преодоление сопротивлений в талевом механизме, опорах 
и передачах подъемного вала.

В практических расчетах работу единичного торможения 
удобно определять по формуле

где со — угловая скорость подъемного вала ,  с tЛ — время тор
можения, с.

Из уравнения вращательного движения

(О —  ( М т .  СП М .  ст) / т / 1  •

Подставляя значение угловой скорости в выражение (XII. 17), 
после интегрирования получаем

(0 +  0т)^2 , 'бш2 1 
2£ 2 \ ’

(X I I .16)

т (X I I .17)
о

СП---Л1ст “Н /^Т1
(X I I .18)

откуда

1Г  =  М Х СП М т . с п - М с т  ^  

2 /



Из формулы (XII. 18) время торможения 
=  Л/2//ЗО (Л4Т. сп — /ИСт)- (X II.20)

После подстановки /т в уравнение (ХП.19)

^  _ ____Мт. СГ1___
М т .  СП -----  ^ с т  2  ■ 3 0 2

С учетом того, что я 2/2 • 302= 1/183, получим

= ---------- 5------------- — ■ (X II.21)
1 — М СТШ Т. Сп ' 1 8 3  4 ’

Д ля остановки лебедки тормозной момент ленточного тормоза 
должен превышать статический момент, обусловленный нагрузкой 
на крюке. Отношение Мт, сп/Мст =  кт определяет запас торможе
ния, тогда

№ = ------ Ц------ ^  = р _(5!_, (X II.22)
I — 1/*т 183 183 V '

гдер  = - — 1 >  1 определяет соотношение между кинетической1 *■—“ (1 /
энергией движ ущ ихся масс и работой торможения [2]. Из получен
ной формулы следует, что возникающее при торможении количе
ство теплоты увеличивается с возрастанием запаса кинетической 
энергии движ ущ ихся масс. Одновременно с повышением запаса 
торможения возрастает доля потенциальной энергии спускаемого 
груза, затрачиваем ая  на трение и нагрев фрикционной пары.

Если пренебречь отдачей теплоты в окружающую среду в пе
риод торможения, то температуру нагрева шкива в результате 
торможения можно определить из формулы

МР = тС(Тк— Тп),

где т  — масса тормозных шкивов, кг; С — удельная теплоемкость 
материала шкивов (для стали С = 500 Д ж / (к г -К ) ;  Тн и Тк — аб 
солютные начальная и конечная температуры шкива, К-

Согласно рассматриваемой формуле, температура шкивов 
в конце торможения

Тк = ТР1тС + Т».

Теплота, накопивш аяся за время торможения, отводится от 
тормоза лучеиспусканием и конвективным теплообменом с окру
жающей средой

№охл =

где и Г к -— количество теплоты, отводимой в окружающую 
среду соответственно лучеиспусканием и конвекцией, Дж.
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=  (Са^охл +  Сг^Уохл) — ~7о(Г) ] ’ (XI 1.23)
где С] = 1,5 Вт/(м2-К 4) — постоянная (коэффициент) излучения от 
полированной поверхности: С2 =  5 Вт/(м2-К 4) — то же, для м ато 
вой поверхности; — площадь цилиндрической поверхности тор
мозных шкивов, не закры тая  тормозными колодками, м2; — пло
щадь боковых поверхностей тормозных шкивов, м2; /охл — время 
охлаждения, с; Т\ — максимально допускаемая абсолютная темпе
ратура нагрева для выбранной фрикционной пары, К; Т2 — абсо
лютная температура окружающей среды, К-

Количество теплоты, отводимое конвекцией:

+  охл, (X II .24)
где а  = 5,8-т-8,7 Вт/(м2 - К ) — коэффициент теплопередачи, х а р а к 
теризующий условия теплообмена м еж ду поверхностью и окру
жающей средой; Т\ — допускаемая температура нагрева для вы 
бранной фрикционной пары, К; Т2 — температура окружающей 
среды, К-

При вращении шкива коэффициент теплопередачи возрас
тает [2]:

01 =  7,150%*,
где vш — скорость поверхности охлаждения ш кива, м/с.

Так как  и = а>Я, то количество теплоты, отводимой от боковых 
поверхностей шкивов, будет увеличиваться пропорционально д и а 
метру их элементарных кольцевых участков.

При рассмотрении теплового режима ленточного тормоза бу
ровых лебедок необходимо учитывать продолжительность нагрева 
и охлаждения тормозных шкивов, обусловленную технологией 
спуско-подъемных операций. Время охлаждения тормозных шки
вов лебедки определяется продолжительностью машинно-ручных 
операций, выполняемых после торможения: установка  колонны 
труб на клинья или элеватор; подъем незагруженного элеватора; 
вынос свечи с подсвечника; подвод свечи к устью скважины и 
свинчивание: освобождение клиньев или элеватора ; спуск свечи. 
Время, необходимое для выполнения указанны х операций, зави 
сит от степени их механизации и квалификации буровой бригады. 
Продолжительность торможения в среднем составляет  3—4 с.

В основу теплового расчета ленточного тормоза буровых лебе
док положено уравнение теплового баланса

$7 =  №охл =  1^л +  И7к. (XII.25)

При этом принимаются следующие основные допущения:
в период торможения тепло поглощается тормозными шкивами 

и не происходит отдачи тепла во внешнюю среду;
температура всей поверхности шкива принимается одинаковой 

и влияние температурного градиента не учитывается ;



разность температур шкивов и внешней среды за период ох
лаждения принимается постоянной.

С равнивая количество теплоты, поглощаемое тормозом за одно 
торможение [формула (XII.21)] при экстремальном режиме спуска 
(Мет и п — максимальные), с количеством теплоты, одновременно 
отводимым лучеиспусканием [формула (XII.23)] и конвекцией 
[формула (X II.24)], можно установить, достаточна ли площадь по
верхностей охлаждения тормозных шкивов. Если условие (XII.25) 
не соблюдается и то необходимо увеличить отвод тепла
путем оребрения поверхностей шкивов либо искусственным их ох
лаждением. Отвод тепла с поверхности трения может быть улуч
шен при изготовлении тормозных шкивов из материалов, обладаю
щих высокой теплопроводностью.

Рассматриваемый метод теплового расчета не претендует на 
получение точных результатов и используется для предваритель
ных оценок теплового режима ленточного тормоза буровых лебе
док. Более достоверные результаты могут быть получены на ос
нове модельных и натурных испытаний.

§ 7. ГИ ДРО ДИ Н АМ И ЧЕСКИ Й  ТОРМОЗ БУРОВОЙ ЛЕБЕДКИ

Гидродинамические тормоза буровых лебедок, используемые для 
ограничения скорости спуска бурильных и обсадных труб в с к в а 
жину, представляю т собой лопаточное гидравлическое устройство, 
состоящее из вращающегося ротора и неподвижного статора, р а 
бочая полость которых заполнена жидкостью. Гидродинамический 
тормоз действует подобно гидромуфте в тормозном режиме, при 
котором турбинное колесо заклинивается и скольжение становится 
равным 100% . При вращении радиальные лопатки ротора отбра
сывают жидкость  от центра к периферии и направляют ее на ло
патки статора. Пройдя по межлопаточным каналам статора, ж ид
кость вновь попадает на лопатки ротора и, таким образом, уста 
навливается зам кнутая  циркуляция жидкости между ротором и 
статором.

Силы гидравлических сопротивлений, обусловленные трением 
жидкости в межлопаточных кан алах  и потерей напора на удары 
в вихревых зонах между лопатками ротора и статора, создают 
тормозной момент, противодействующий вращению ротора. Вели
чина тормозного момента зависит от диаметра и частоты враще
ния ротора и регулируется уровнем наполнения гидродинамиче
ского тормоза рабочей жидкостью. Механические потери, вызы 
ваемые трением в опорах и уплотнениях вала ротора, не влияют 
существенно на величину тормозного момента. Механическая 
энергия, поглощаемая в процессе торможения, превращается 
в тепловую и вызывает нагрев рабочей жидкости и деталей гидро
динамического тормоза.

Д опустим ая температура нагрева зависит от физических 
свойств рабочей жидкости. При использовании воды температура 
нагрева не долж на превышать 90 °С, так  как  при температуре, 
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более близкой к точке кипения, возникает угроза кавитации. Для 
охлаждения рабочей жидкости используется холодильник, кото
рый одновременно служит д л я  регулирования ур о вн я  наполнения 
тормоза жидкостью.

Ротор гидродинамического тормоза (рис. X II .7) состоит из 
вала  8 и отлитого из чугуна двухлопастного насосного колеса 5 
с радиальными плоскими лопатками, наклоненными под углом 45° 
в сторону их рабочего вращения, совпадающего с направлением 
вращения барабана лебедки при спуске. Толщина лопаток опреде
ляется из требований литейного производства и в зависимости от 
диаметра ротора составляет 12—25 мм. Число лопаток  принима
ется равным 20—28. Дальнейшее увеличение числа лопаток су 
щественно не влияет на величину тормозного момента и приводит 
к неоправданному увеличению массы гидродинамического 
тормоза.

Д ля  предохранения от проворачивания под действием крутя
щих моментов, передаваемых ротором, насосное колесо соединя
ется с валом ротора прессовой посадкой и шпонкой.

Статор 6 состоит из двух  симметричных частей, образующих 
корпус гидродинамического тормоза со стойками 1 д л я  крепления 
к раме буровой лебедки. Обе части статора отливаю т из чугуна. 
Они имеют радиальные лопатки, наклоненные в сторону, проти
воположную наклону лопаток насосного колеса. В ал  8 на ролико
подшипниках 3, 9 и фланцевых стаканах 4 и 7 устанавливается  
в сквозных расточках статоров. Соосность отверстий обеспечива
ется центрирующим буртиком в соединении статоров. Стыкуемые 
плоскости статоров уплотняются паронитовой либо картонной про
кладкой 13, затягиваемой крепежными болтами 12.

В рассматриваемой конструкции вал ротора устанавливается  
на роликовом радиальном и радиально-сферическом двухрядном 
подшипниках в отличие от более распространенных конструкций, 
в которых оба подшипника роликовые радиальные. Осевое поло
жение вала фиксируется радиально-сферическим подшипником, 
наружное кольцо которого затягивается торцовой крышкой с ре
гулировочной прокладкой, а внутреннее — закрепительной втул
кой 2. Свобода противоположного конца вала обеспечивается пе
ремещением роликов по беговой дорожке внутренней обоймы под
шипника.

Осевые зазоры между ротором и статором составляю т 4— 
4,5 мм и регулируются набором металлических прокладок, у с та 
новленных между фланцевыми стаканами и наруж ны м и  торцами 
отверстий статоров. Подшипники вала смазываю тся консистентной 
смазкой, набиваемой ручным шприцем через масленки . Д ля  пре
дупреждения утечек масла фланцевые стаканы и крыш ка снаб
жены щелевыми (жировыми) канавками. Выводной конец вала 
используется для сцепной муфты, соединяющей гидродинамиче
ский тормоз с подъемным валом буровой лебедки. Д л я  уплотне
ния вращающегося вала применяются сальниковые и торцовые 
уплотнения.



Рис. XI 1.7. Гидродинамический однороторный тормоз буровой лебедки

Сальниковы е уплотнения благодаря простоте и дешевизне 
более широко распространены и состоят из плетеной асбестопро
волочной набивки В, промежуточной распорной втулки, грунд- 
буксы и нажимных болтов с контргайками. Износ сальникового 
уплотнения контролируется по утечке рабочей жидкости через ка- 
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налы 10. При чрезмерной утечке сальники равномерно подтяги
ваются нажимными болтами. Нельзя допускать перетяжки  с а л ь 
ника, так  к ак  это приводит к перегреву и преждевременному вы 
ходу сальника из строя.

Д ля  повышения долговечности сальники в ал а  ротора р е гу 
лярно смазываются графитовой смазкой, подаваемой через м а с 
ленки. С м азка  снижает коэффициент трения, и в результате  этого 
уменьшаются нагрев и износ сальника. Сальниковую набивку  ос
матривают и заменяют после снятия фланцевых стаканов . Д л я  у с 
корения этих операций используются два болта, вставляем ы е  
в резьбовые отверстия фланца стакана . При ввинчивании болтов 
фланцевый стакан вместе с подшипником и крышкой снимают 
с вала ротора. Известны конструкции гидродинамических тормо
зов, в которых подшипники в ал а  установлены на выносных опо
рах. Вследствие этого улучшается доступ для осмотра и замены 
сальниковых набивок, а подшипники вала полностью изолируются 
от рабочей жидкости. Недостаток этих конструкций — увеличение 
длины вала , требующее для установки тормоза соответствующего 
удлинения рамы лебедки.

В качестве рабочей жидкости обычно используют воду, посту
пающую из холодильника через патрубки 11 в кольцевые камеры  
статора. По радиальным и тангенциальным кан алам  А  в теле и 
лопатках статоров вода направляется в межлопаточные полости Б 
тормоза. Тангенциально направленный поток способствует само- 
всасыванию, и поэтому поступающая из холодильника вода интен
сивно перемешивается с горячей водой в полости тормоза, н агре
ваемой в результате торможения. Д л я  увеличения проточных се
чений тормоза часть лопаток ротора укорочена.

Из гидротормоза вода отводится в холодильник через верхний 
патрубок. Необходимый для этого напор создается углублениями 
на наружной цилиндрической поверхности ротора либо сужением 
радиального зазора между ротором и статором у  верхнего п ат
рубка, что достигается смещением фланцевых стаканов  подшип
ников ротора относительно оси статора (эксцентриситет равен
6 мм). После охлаждения жидкость самотеком переливается из 
холодильника в гидротормоз. Создаваемый тормозной момент з а 
висит от уровня воды в холодильнике, устанавливаемого с по
мощью ступенчатых и бесступенчатых регуляторов.

На рис. XII.8 показан ступенчатый регулятор уровня, который 
состоит из вертикальной трубы 8, установленной в холодильнике 1. 
По высоте трубы 8 смонтированы шесть переливных клапанов 7, 
управляемых рукоятками 9. При повороте рукоятки эксцентрик 
с прорезью выдвигает шток 10  и открывает клапан сливного от
верстия, на уровне которого холодильник и сообщающийся с ним 
тормоз заполняются водой. Д л я  предотвращения опорожнения хо
лодильника в случае прекращения подачи воды вентиль 6  водо
провода устанавливается на высоте 600 мм от дна холодильника.

Нагретая вода поступает в холодильник через патрубок 2  и по 
патрубку 3 направляется в тормоз. Вода, поступающая в холо-



Рис. X II .8. Ступенчатый регулятор уровня жидкости тормоза

дильник сверх установленного уровня, сливается через патрубок 4 
на трубе 8. Кран 5 используется для слива воды.

Бесступенчатый регулятор уровня жидкости (рис. XI 1.9) Вол
гоградского  завода буровой техники имеет поворотную трубу 3, 
установленную в холодильнике 2. Уровень жидкости в холодиль
нике и тормозе 1 регулируется углом наклона трубы, поворачивае
мой рычагом 5. Вода, поступающая в холодильник сверх установ
ленного уровня, через верхний торец поворотной трубы 3 и трубу 4 
сливается  в приемную емкость. В бесступенчатых регуляторах з а 
вода им. лейт. Шмидта используется поворотная труба склады
вающейся конструкции, позволяющая уменьшить габариты холо
дильника. В зарубежных гидродинамических тормозах уровень 
жидкости  регулируется встроенным в холодильник сливным дрос
сельным клапаном [43].

Гидродинамический тормоз используется при спуске бурильных 
труб, когда  вес колонны превышает 100—200 кН. При подъеме 
труб и спуске незагруженного элеватора гидродинамический тор-



Рис. ХП.9. Бесступепчатый регулятор уровня жидкости в гидродинамическом 
тормозе

моз необходимо отключать, т ак  к а к  действие его является  отрица
тельным. При подъемных операциях работа гидродинамического 
тормоза вызывает излишние затраты  мощности и износ уплотне
ний и подшипников вала ротора, что сокращает срок служ бы  тор
моза. При спуске незагруженного элеватора скорость сп уска  
уменьшается и в результате этого возрастает общая продолж и
тельность спуско-подъемных операций.

Д ля сокращения времени, затрачиваемого на частые вклю че
ния и отключения, подъемный вал  лебедки соединяется с валом  
гидродинамического тормоза посредством сцепных муфт. Н аи бо
лее эффективна фрикционная муфта, позволяющая оперативно 
соединять тормоз с лебедкой при спусках бурильных свечей.

Техническая характеристика гидродинамических тормозов [1, 43]
Тип тормоза ........................  УТГ-1000 УТГ-1450 ТГ-1-1200 Ш ТГ-1-1200
Активный диаметр ротора,
мм ................................................. 1000 1450 1200 1200
8 З аказ  № 2895 2 25



2 1 1 1

500 400 400 400

20 110 45 45

50 170 50 50
3306 5200 3600 2730

1590 1870 1750 1810
1680 1610 1575

1435 1533 1090 1138
Ступенчатое Бесступенчатое

0,4 0,8 0,52 0,5
245 426 328 215

1950 2466 1925 1750
478 1094 950 910

1062 1400 1075

Ч исло роторов . . . .
М акси м альн ая  частота вра 
щ ения ротора, об/мин 
Тормозной момент, кН -м : 

при 250 об/мин . . 
максимально допусти
мый .............................

М асса  тормоза, к г  . . .
Габариты  тормоза, мм:

вы сота ........................
ширина ........................
длина .............................

Р егули рован ие наполнением 
П олезный объем регулятора 
ур о вн я  воды, м3 . . .
М асса  регулято р а , кг 
Габариты  регулятора, мм

вы сота ........................
ширина .........................
длина .............................
П о и м е ч а н и е :  УТГ — ги дроди н ам и чески й  торм оз УЗТМ; ТГ — гидродинам ический 

то р м о з В З Б Т ;  Ш ТГ — ги дроди н ам и чески й  торм оз завода им. лейт. Шмидта.

§ 8. ОСНОВЫ РАСЧЕТА И ВНЕШНИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 
ГИДРОДИНАМИЧЕСКИХ ТОРМОЗОВ

Гидродинамические тормоза характеризуются внутренними и 
внешними показателями. К внутренним показателям относятся 
расход и напор рабочей жидкости, циркулирующей в межлопаточ- 
ной полости гидродинамического тормоза. Гидравлическая мощ
ность, тормозной момент и угловая скорость — внешние показа
тели гидродинамического тормоза.

Гидравлическая мощность тормоза (в Вт)
Л/ =  р ^ Я ,  (X 11.26)

где р — плотность рабочей жидкости, кг/м3; g — ускорение свобод
ного падения, м/с2; <3 — расход рабочей жидкости, равный объему 
рабочей жидкости, протекающему через лопастную систему в еди
ницу времени, м3/с; Н — напор рабочей жидкости, м.

Тормозной момент, создаваемый гидродинамическим тормозом 
(в Н • м ) ;

где со — угловая скорость, с- 1
Д л я  практических расчетов и изучения внешней характери

стики гидродинамических тормозов пользуются формулами тор
мозного момента, известными из теории лопастных гидромашин:

М т =  Ямр (О5— й5) (о2; (ХП.27) 
М т =  Ьмр(£в— Аъ)п*, (XI 1.28)

где  Лн^ЮОХ'м — коэффициент гидравлического момента; Б  — на
ружный диаметр образующегося при вращении ротора кольца
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жидкости, принимаемый равным диам етру  ротора, м; с1 — в н у т 
ренний диаметр кольца жидкости, зависящий от уровня н аполн е
ния тормоза, м; п — частота вращения ротора, об/мин.

Коэффициент гидравлического момента К определяется э к с п е 
риментально и является безразмерной величиной, зависящ ей от 
формы рабочей полости, геометрических параметров и числа л о 
паток гидродинамического тормоза. С увеличением К во зр астает  
тормозной момент гидродинамического тормоза при одинаковых 
диаметре и частоте вращения его ротора.

Коэффициенты гидравлического момента рассматриваемых т о р 
мозов при полном наполнении приведены ниже:

УТТ-1000 ...................................................... .... 0,32
УТГ-1450 ...................................................... .... 0,27
ТГ-1200 ........................................................... .... 0,29
ШТГ-1-1200 ......................................................0,29

Из формулы (XII.28) видно, что тормозной момент и зменяется  
в зависимости от внутреннего диаметра водяного кольца и ч а с 
тоты вращения ротора. При полном наполнении величина с? сни 
ж ается до минимума и тормозной момент достигает наибольших 
значений. По мере опорожнения гидродинамического тормоза в н у т 
ренний диаметр водяного кольца увеличивается и это приводит 
к снижению тормозного момента. Общий недостаток гидродинами
ческих тормозов — уменьшение тормозного момента с понижением 
частоты вращения ротора. При неподвижном роторе (п =  0) то р 
мозной момент равен нулю. Из этого следует, что гидродинамиче
ский тормоз не способен затормозить лебедку  до полной ее о с т а 
новки.

Внешней характеристикой гидродинамического тормоза н а з ы 
вают зависимость тормозного момента от частоты вращения р о 
тора при постоянном уровне наполнения. Согласно ф ормулам  
(XII.27), (XII.28),  внешняя характеристика тормоза графически 
изображается квадратичной параболой, проходящей через н ачало  
координат. На рис. XII. 10 показана внешняя характеристика г и д 
родинамического тормоза УТГ- 
1450. Благодаря логарифмическому 
масштабу представленные зависи
мости изображаются прямыми, 
описываемыми линейным ур ав 
нением.

\gMz- 2  ^  А,мр (р 5— йъ).
Гидродинамические тормоза рас 

различнымсчитываются по ме-

Рис. X II.10. Внеш няя характеристика 
гидродинамического тормоза УТГ-1450:
Н — уровень воды, отсчитываемый от нижней
плоскости основания стойки 
8*

¡ о  ьо 1и ей чиню /чо гав заа чао 
‘/астата вращении поНыпивго 

вала , пдУмин



тодикам [43]. Наиболее простой и доступный расчет — методом по
добия, обеспечивающим достаточно точное совпадение расчетных 
и фактических характеристик. При проектировании по методу по
добия ориентируются на испытанные конструкции гидродинамиче
ских тормозов с известными значениями коэффициентов X. В к а 
честве характерного размера гидродинамического тормоза выби
рают диаметр ротора. При полном наполнении тормозной момент 
с достаточной точностью определяется формулой

Диаметр ротора проектируемого гидродинамического тормоза 
по методу подобия при заданном коэффициенте X из выражения

где М м — тормозной, момент проектируемой модели, Н • м; пм — ча
стота вращения, об/мин; Хм — коэффициент момента тормоза, при
нятого за прототип.

Остальные размеры проектируемого тормоза определяются 
путем пересчета всех линейных размеров принятого прототипа 
пропорционально отношению а = В„/0 , где И — диаметр ротора 
гидродинамического тормоза, принятого за прототип.

В случае изменения диаметра ротора тормозной момент подоб
ного тормоза

М' =  М (Р'Ю)\

где М' и О’ — тормозной момент и диаметр нового тормоза; М и 
Б  — тормозной момент и диаметр прототипа.

При изменении плотности рабочей жидкости тормозной момент 
можно рассчитать, пользуясь уравнением подобия

М ' =  Мр'!р,

где р ' — измененная плотность рабочей жидкости.

§ 9. СОГЛАСОВАНИЕ РАБОТЫ ГИДРОДИНАМИЧЕСКОГО 
И ЛЕНТОЧНОГО ТОРМОЗОВ

Д ля  ускорения спуска и безопасной остановки колонн бурильных 
и обсадных труб необходимо обеспечить согласованную работу 
гидродинамического и ленточного тормозов буровой лебедки. Уг
ловые ускорение и скорость подъемного вала  лебедки при спуске 
с использованием гидродинамического тормоза определяются из 
уравнения вращательного движения

где / — момент инерции вращающихся масс лебедки и гидродина
мического тормоза; е — угловое ускорение барабана лебедки и 
ротора тормоза; М вр — вращающий момент, создаваемый под дей- 
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М т =  ХмрОьп2. (X II.29)

(XII.29)

(XI 1.30)

1в — А1вр А1тг, (ХН.31)



ствием спускаемых масс; Мтг — тормозной момент, создаваемый 
гидродинамическим тормозом.

Из рассматриваемой формулы

е =  (Л4вр— М тг)//. (X II .32)

Как видно, угловое ускорение пропорционально разности в р а 
щающего момента, создаваемого собственным весом спускаемых 
масс, и тормозного момента гидродинамического тормоза. При 
этом следует отметить, что уменьшение момента инерции вращ аю 
щихся масс способствует увеличению ускорения и сокращению 
продолжительности разгона гидродинамического тормоза.

Вращающий момент, действующий на барабан  лебедки, изме
няется в зависимости от веса О спускаемой колонны труб:

М вр = (б +  бт) ОсрГ)/2гтс. (XII .33)

Тормозной момент гидродинамического тормоза в процессе 
разгона нарастает пропорционально квад р ату  частоты вращения 
ротора, как  видно из выражения (XII.28). Если в процессе спуска 
тормозной момент, создаваемый гидродинамическим тормозом, д о 
стигает величины действующего вращающего момента, то ускоре
ние становится равным нулю [см. формулу (XII.32)] и: дальнейший 
спуск происходит при равномерном вращении барабана лебедки.

Частота вращения барабана лебедки на участке равномерного 
спуска определяется из равенства вращающего и тормозного м о
ментов. Пользуясь формулами (XII.33) и (XII.28),  из указанного 
равенства имеем

п = л / -------д  л /  (0 +  0т)Дср— л . (XI 1 .34 )
V  ^мР ( Р ъ — й 5) V  2Хмр (О5 — с15) 1Т.С v

В рассматриваемом случае тахограмма спуска состоит из трех 
участков, соответствующих разгону, установившемуся равномер
ному движению и остановке спускаемой колонны трубы с по
мощью ленточного тормоза лебедки. На участке  равномерного 
движения скорость спускаемой колонны труб изменяется в з а в и 
симости от уровня наполнения гидродинамического тормоза: с по
вышением уровня наполнения внутренний диаметр водяного 
кольца уменьшается и, как  следует из формулы (XII.34), сн и ж а
ется частота вращения ротора гидродинамического тормоза и со
ответственно скорость спускаемой колонны труб.

Д ля согласования работы гидродинамического и ленточного 
тормозов лебедки необходимо обеспечить условие: п^.ппр, гд е  
ппр — предельная частота вращения барабана лебедки, допускае
м ая по запасу торможения ленточного тормоза.

На рис. XII. 11 кривая 5 выражает предельную частоту вращ е
ния барабана лебедки в зависимости от веса спускаемой колонны 
труб при одинаковой продолжительности и постоянном запасе



торможения ленточного тормоза. Кривая 5 построена по ранее 
приведенной формуле (XII.15), которая после преобразования
имеет вид

МТШ — Мвр I (ХП.35)
— 5 ^ 7 — "

где Му — тормозной момент ленточного тормоза, Н -м ; М вр — вра
щающий момент, Н - м ;  А — коэффициент запаса торможения; 1 — 
момент инерции вращающихся масс буровой лебедки и гидроди
намического тормоза, кг • м2; — время торможения, с.

Кривые 1 —4, построенные по формуле (XII.28), выражают з а 
висимость частоты вращения гидродинамического тормоза при 
различных уровнях наполнения от вращающего момента, дей
ствующего на барабан  лебедки при спуске. На практике гидроди
намическим тормозом начинают пользоваться после спуска первых 
20_25 свечей бурильных труб. Первоначально открывается ниж
ний клапан холодильника и устанавливается наименьший уровень 
# ь которому соответствует внутренний диаметр й\ кольца жидко
сти образующегося в гидротормозе. Коэффициент момента при 
этом составляет К и  а частота вращения вала  гидротормоза и со
ответственно скорость спуска в зависимости от веса колонны труб 
будут возрастать согласно кривой 1.

При весе колонны труб в { достигается максимально допусти
мая скорость спуска у ь соответствующая ординате точки пересе
чения кривых 1 и 5. Дальнейший рост скорости в результате ув е 
личения веса спускаемой колонны труб становится опасным для 
ленточного тормоза буровой лебедки из-за чрезмерных инерцион
ных нагрузок, возникающих при торможении. Поэтому при нара
щивании последующей свечи скорость спуска колонны труб необ
ходимо снизить. Д л я  этого посредством переливных клапанов уро
вень жидкости в холодильнике повышается до следующей отметки 
# 2. Согласно кривой 2 изменения частоты вращения вала  гидро
тормоза, полученной по новым расчетным параметрам <¿2 и Хм2, при 
нагрузке Р\ скорость спуска снизится до значения 1)2'.

При дальнейшем наращивании 
колонны скорость спуска будет воз
растать по кривой 2. Аналогично 
предыдущему при достижении на
грузки 62  и допустимой скорости 
спуска и2, определяемой абсциссой 
точки пересечения кривых 2 и 5, 
следует в очередной раз поднять 
уровень жидкости в холодильнике 
до отметки Я 3. В результате этого 
гидротормоз перейдет на другой

Рис. X II .11. График совместной работы 
100 200 заа чоо 500 воо 700 ленточного и гидродинамического тормозов 

Частота вращения поб/мин буровой лебедки



режим работы, характеризуемый кривой 3  с изменившимися п а 
раметрами с!з и Ямз- При нагрузке С2 скорость спуска снизится 
с VI до и3'. Дальнейшие режимы спуска определяются кривыми 
3 и 4 рассматриваемого рисунка.

Как видно, при использовании гидродинамического тормоза со 
ступенчатым регулятором уровня скорость спуска по мере увели 
чения веса колонны труб снижается по непрерывно-ступенчатой 
кривой. По аналогии со ступенчатым приводом заштрихованные 
участки на рис. XII.11 пропорциональны недоиспользованной мощ
ности ленточного тормоза буровой лебедки. Д л я  более полного 
использования ленточных тормозов необходимо увеличить число 
переливных клапанов на холодильнике. Бесступенчатые холодиль
ники обеспечивают плавное изменение скорости спуска, и благо
даря этому при заданном запасе торможения продолжительность 
спуска колонны труб сокращается до минимума.

§ 10. ЭЛЕКТРОМАГНИТНЫЕ ТОРМОЗА

Электромагнитные тормоза, применяемые в буровых лебедках, д е 
лятся на индукционные и порошковые.

Индукционный тормоз (рис. XII. 12) состоит из корпуса 1, на 
внутренней цилиндрической поверхности которого располагается 
обмотка возбуждения 2. В корпусе на подшипниках 6 вращается 
якорь 4, вал 5 которого при помощи фланцевой муфты 7 соединя
ется с подъемным валом лебедки. Якорь 4 представляет собой ци
линдрическое тело с кольцевой проточкой 3  д л я  циркуляции ох
лаждающей воды. При включении постоянного тока в обмотку 
возбуждения возникает магнитное поле, наводящ ее электродви
жущую силу в якоре. В результате взаимодействия тока якоря 
с магнитным полем возникает тормозной момент, противодей
ствующий вращению подъемного вала лебедки под действием

Рис. XII. 13. М еханические х ар акте
ристики электромагнитны х тормозов



спускаемой колонны труб. Кинетическая энергия спускаемого 
груза поглощается якорем и вызывает его нагрев. Д ля снижения 
температуры нагрева и обеспечения нормальной работы обмоток 
возбуждения и подшипников электромагнитные тормоза сн абж а
ются воздушным и водяным охлаждением.

Порошковые тормоза отличаются от индукционных тем, что 
воздушный зазор между станиной и якорем заполнен ферромаг
нитным порошком, повышающим магнитную проницаемость з а 
зора и в результате  этого величину создаваемого тормозного мо
мента. Кроме того, посредством порошка образуется механическая 
связь м еж д у  станиной и якорем тормоза и благодаря этому час
тота вращ ения не влияет на величину тормозного момента.

Механические характеристики электромагнитных тормозов вы
ражаю т зависимость тормозного момента от частоты вращения 
при заданном токе возбуждения. На рис. XII. 13 прямые 1 и 2 вы 
ражаю т характеристику порошковых (ТЭП-7500 и ТЭП-4500), 
а кривая 3  — индукционного (ЭМТ-4500) тормозов. В отличие от 
порошкового тормозной момент индукционного тормоза зависит от 
частоты вращения. Д ля  сравнения на рис. XII. 13 изображена кри
вая  4 , характеризую щ ая изменение момента гидродинамического 
тормоза. К ак  видно из рисунка, при п = 0 тормозные моменты ин
дукционного и гидродинамического тормозов равны нулю. По
этому в отличие от порошкового тормоза они не могут быть ис
пользованы для полной остановки и удержания груза на весу. 
С увеличением частоты вращения тормозной момент индукцион
ного тормоза возрастает быстрее, чем гидродинамического.

Р ассм атриваем ы е кривые соответствуют изменению тормозных 
моментов при определенном уровне тока в обмотке возбуждения 
индукционного и порошкового тормозов. И если у гидродинамиче
ского тормоза момент может изменяться за счет уровня наполне
ния жидкостью, у  электромагнитных это достигается за счет из
менения тока  возбуждения. При отсутствии тока в обмотке воз
буждения тормозной момент равен нулю. С увеличением тока 
в обмотке возбуждения пропорционально возрастает момент. У ка 
занная особенность электромагнитных тормозов облегчает их уп 
равление и создает возможность автоматизации процесса спуска 
инструмента.

Техническая характеристика индукционных (ЭМТ) и порошко
вых (ТЭП) тормозов отечественных лебедок приведена ниже.

Тип тормоза . . ЭМТ-4500 ЭМТ-7500 ЭМ Т-10000 ТЭП-4500 ТЭП-4500
Тормозной момент,
кН -м :

75номинальный 45 75 100 45
пусковой . . 60 95 120 60 80
остаточный . — — — 0,45 ---

Н оминальная ч а
стота вращ ен ия,

500 500о б / м и н ..................... 500 500 200
Н апряж ение во з

127 127буж дения, В . . 120 120 127



Мощность возбу
ждения, кВт . . 10,2 17,0 29,0 3 ,0 3,5
Сопротивление об
мотки возбужде
ния, Ом . . . . 0,695 3 ,05 — 18,2 9,0
Ток возбуждения
номинальный, А 135 72 .— 10 12,0
Момент инерции
ротора, к г -м 2 26 58 58,0 3 ,75 15,0
М асса, к г  . . . 5300 9100 8600 4200 6500

Тормозной момент электромагнитных тормозов выбирается со
гласно следующим условиям:

для индукционных тормозов МТ> М СТ;
для порошковых тормозов М Т> М СТ+М„„, где М т — номиналь

ный тормозной момент выбираемого тормоза; М ст — статический 
момент вращения от веса наиболее тяжелой колонны труб; М ин — 
вращающий момент от действия инерционных сил при наиболь
шей массе колонны труб и угловом замедлении е.

Глава XIII

ПРО ДОЛЖ ИТЕ ЛЬНОС ТЬ  
СПУСКО-ПОДЪЕМНЫХ ОПЕРАЦИЙ  
И Р АС ПРЕ ДЕ ЛЕ НИ Е  НАГРУЗОК

§ 1. ОБЪЕМ СПУСКО-ПОДЪЕМНЫХ ОПЕРАЦИЙ

Продолжительность и число циклов нагружения подъемного м еха
низма буровой установки зависят от объема спуско-подъемных 
операций, который определяется суммарной длиной труб, спус
каемых в скважину и поднимаемых из нее за  все рейсы, выпол
няемые в процессе бурения до конечной глубины:

L„__Srnrt =  Sen SП,

где Seno — объем спуско-подъемных операций, м; 5 СП и S„ —  длина 
труб, спускаемых и поднимаемых за все рейсы.

В каждом рейсе, связанном со сменой долота, из скважины 
поднимают и спускают в нее одинаковое количество труб длиной, 
равной текущей глубине забоя скважины. Длина труб, спускае
мых или поднимаемых за все рейсы

S  =  Sen =  Sn =  -|- L a - f - . . . +  Lz - f - . . . -|- LK =  ^  Lz,
z=\

где L b L2, . .  . ,  Lz'— текущие глубины забоя скваж ины  по порядко
вым номерам рейсов; LK — конечная глубина скваж и н ы ; zK — но
мер конечного рейса.



г  Рис- X III .1. График рейсов и кривая 
проходки

Текущие глубины скважины 
зависят от проходки на долото:

Ьг= Ьг—Гг—\,

где И.г — проходка на долото 
в 2 -м рейсе; Ьг- ь Ьг — глубины 
скважины при (г— 1)-м и г-и 
рейсах.

Проходка на долото и число 
рейсов, определяющие объем 
спуско-подъемных операций, з а 
висят от глубины скважины и 
физико-механических свойств 
разбуриваемых пород, стойкости 
используемых долот, эффектив
ности режимов бурения и других 
факторов, обусловленных техно

логией и техникой бурения. На рис. XIII.I приведен график, на 
оси абсцисс которого откладываются порядковые номера рейсов, 
а на оси ординат — глубина забоя скважины. Линия, соединяю
щая координаты полученных точек, называется кривой проходки. 
Ф актическая  кривая проходки /, построенная по промысловым 
данным, представляет собой ломаную линию и указы вает  на от
сутствие точной функциональной зависимости глубины забоя сква
жины от числа рейсов.

Это обусловлено многообразием факторов, влияющих на про
ходку долот по мере углубления забоя. Поэтому в теоретических 
расчетах пользуются корреляционными зависимостями, получен
ными путем подбора эмпирических формул. В результате рассмот
рения статистических данных, полученных при бурении глубоких 
скваж ин в различных геологических районах, установлено, что 
кривые проходки с достаточной точностью описываются формулой

1 г =  Аг™, ( X I I I . 1)

где А и т  — опытные коэффициенты.
Значения опытных коэффициентов выбирают из условия ра 

венства сумм  глубин забоя скважины за все рейсы по фактиче
ской 1 и теоретической 2 кривым проходки (рис. ХШ .1). Для 
этого интегрированием принятой функции находим сумму глубин 
забоя скваж ины :

г к .
5  =  Л  С 2т (^2 = ---- ------2 к +1. ( X I I I . 2)

о т  +  1
П олученная величина равна площади на графике проходки, 

ограниченной кривой 2 проходки, осью абсцисс и ординатой ко
нечного рейса.



Подставляя в формулу (XIII.2 ) значение Л = £.к/гкт
5  =  ^ к2к/(т+  1).
Исходя из принятого условия, составляем равенство

гк
Ькгк/(т+  1) =  Е  ¿г.2—1

из которого находим коэффициент

1 =  ^ к2к/ Е

получаем
(XIII.3)

т-- - 1. (X III .4)

Коэффициенты Л и т  имеют значения: Л> 1; 0 < т < 1 .  
Согласно формулам (XIII.1) и (XIII.3), при т  = 1 кривая  про

ходки выражается линейной зависимостью, а объем спуско-подъ- 
емных операций минимален. Уменьшение коэффициента т  у к а з ы 
вает на возрастание объема спуско-подъемных операций. В табл. 
XIII. 1 приведены опытные значения коэффициентов Л и т ,  полу
ченные по результатам бурения скважин в отдельных нефтяных 
районах [37].

Пользуясь формулой (XIII.1) и опытными значениями коэффи
циентов Л и т ,  можно определить:

ожидаемый объем спуско-подъемных операций при бурении 
скважины заданной глубины

5 спо =  25  == 2Ьк.гк/(т +  1); (X I II .5)
проходку на долото за г-н рейс
Нг =  Ьг—  1 2_1 =  Л2т  — А ( г - 1  )т  =  А [хт — (х— 1)т ] ; (XI 11.6)
число рейсов за период бурения скважины до конечной гл у 

бины
2К =  ( ¿ к/Л),/т; (XII 1.7) 
среднюю проходку на долото

/lCp ---  L k / ---  А

Т а б л и ц а  X IIIЛ

1 \~ т

т  ILк я  . (X III .8)

Глубина скваж и н ы , 
м

Коэффициенты

Район бурения
А т

Апшеронский полу
остров

П рикуринская низ
менность
Северный К авказ

3000—3700
3800—4350
4675—5835

3500

3000—3200
2200—2900

1000
870—925

1250— 1450
418

400—710
1070— 1275

0,30
0,30
0,27
0,42

0 ,3 0 —0,40
0 ,2 0 —0,23



Опыт бурения в Среднем Поволжье и Азербайджане свиде
тельствует  о значительных объемах спуско-подъемных операций, 
достигающ их 800— 1 800 тыс. м при бурении скважины глубиной
3 000— 4 800 м.

§  2. ПРО ДОЛЖ ИТЕЛЬНО СТЬ СПУСКО-ПОДЪЕМНЫХ ОПЕРАЦИЙ

Продолжительность спуско-подъемных операций исчисляется от 
начала  подъема бурильной колонны до окончания ее спуска за все 
рейсы, выполняемые в процессе бурения скважины, и входит в про
изводительное время бурения. Время на наращивание бурильной 
колонны, смену долота и забойного двигателя, спуск обсадной ко
лонны учитывается отдельно и в продолжительность спуско-подъ
емных операций не включается. Продолжительность спуско-подъ
емных операций зависит от мощности и скоростей лебедки, а такж е 
уровня механизации. Поэтому создание высокопроизводительных 
подъемных механизмов и средств механизации спуско-подъемных 
операций — один из важ ны х резервов ускорения сроков строитель
ства скваж и н  и повышения технико-экономических показателей 
буровых работ.

При ручной расстановке свечей продолжительность спуско
подъемных операций слагается  из следующих элементов:

с̂по == ¿СП пэ ~Ь ¿спэ ~"Ь ¿мрп м̂рс> ( X I I I . 9)
где /п и ¿ с  — машинное время соответственно подъема и спуска 
бурильных труб; 1ПЭ и ¿СПэ — машинное время соответственно подъ
ема и спуска незагруженного элеватора; /мрп, t ÍЛpc  — время м а
шинно-ручных операций при подъеме и спуске бурильных труб.

При ступенчатом изменении скоростей лебедки время, затра
чиваемое на подъем бурильных труб (в ч), рассчитывается по 
формуле

где 5 Ь 5 г , . . . , — длина труб , поднимаемых на первой и после
дующих скоростях лебедки, м; . . .  , уп — средние установив
шиеся скорости подъема, м/с; Яь . . . ,  Хп — коэффициенты з а 
полнения тахограммы на соответствующих скоростях; е= 1,02— 
коэффицент, учитывающий высоту приподъема колонны труб.

Д ли н а  труб, поднимаемых на отдельных скоростях:

(X III .10)

5 П =  £ п2к .[ о



где ¿ 1 , /„2, и , . . . ,  Ьп — граничные длины бурильной колонны, при 
которых изменяется скорость лебедки: г к — число рейсов за пе
риод бурения скважины.

Очевидно, что сумма длин бурильных труб, поднимаемых на 
отдельных скоростях, равна длине труб, поднимаемых из с к в а 
жины за все рейсы:

^1 +  5 2 <53 +  • • •"Ь5„ = 5 П.

Формула (XIII.1) кривой проходки в функции от глубины с к в а 
жины имеет вид 

1
г ^ { Ь 2! А ) т . (X I I I .12)

После подстановки полученного выражения в формулу 
(XIII.11) и ее интегрирования получим

в , г « ---------- ;-----!------------+' ) ’

3 ,  =  ф ,— Ц) 2к---------- ;— 1-------------( г . / г+1 — ¿ ./ Г + 0  ■ 

( ~ + 0

_  1
А

1
8 п =  1 пгк----------;-----!----------- Ьпт  +1. ( X I I I . 13)

л“ (^+0
Граничные длины бурильной колонны, при которых изменяется 

скорость подъема, зависят от подъемной характеристики лебедки , 
определяемой по формуле

0  _  N  ДвЛтрЛтм.с__ Q

VI

Учитывая, что вес бурильной колонны 6 ; = / ^ ,  получим

¿ г - у ( - дц̂ рТ1™с - с т) ,  (X I I I . 14)

где Ь{ — предельная длина колонны при подъеме на г-й скорости, 
м; <7 — вес 1 м бурильной колонны, Н; ЫАВ — мощность дви гателей  
лебедки, Вт; г ] т р —  к. п. д. трансмиссии лебедки; г )т . с —  к. п. д . т а 
левого механизма; к ; —-скорость подъема крюка на ¿-й скорости 
лебедки, м/с; б т — вес подвижных частей талевого м ехан и зм а , Н.



¿сп — е 5 с/3600уср.сп ( X I I I . 15)

где 5 С — длина бурильных труб, спускаемых в скважину за время 
бурения до конечной глубины, м; уСр. сп — средняя скорость спуска 
бурильной колонны, м/с.

Из технологии спуско-подъемных операций в бурении следует, 
что сум м арн ая  длина подъемов незагруженного элеватора равна 
длине труб, спускаемых в скважину, а суммарная длина спусков 
незагруженного элеватора — длине труб, поднимаемых из сква
жины. Согласно этому, длина пути, совершаемого незагруженным 
элеватором при спуско-подъемных операциях:

где 5 ПЭ и 5 Спэ — суммарная длина подъемов и спусков незагружен
ного элеватора; £ — длина труб, поднимаемых и спускаемых за 
период бурения скважины.

Машинное время спусков незагруженного элеватора

где Оспэ — средняя скорость спуска незагруженного элеватора, м/с.
Скорость подъема незагруженного элеватора зависит от струк

туры  скоростей буровой лебедки. При независимой схеме скоро
стей лебедки незагруженный элеватор поднимается за очередной 
свечой на «быстрой» скорости независимо от ранее включенной 
«тихой» скорости, используемой для приподъема колонны и осво
бождения клиньев либо элеватора. В этом случае машинное время 
подъема незагруженного элеватора за период бурения скважины

где ип — максимальная скорость подъема при установившемся 
движении, м/с; К — коэффициент заполнения тахограммы.

В лебедках  с зависимой схемой скоростей незагруженный эле
ватор поднимается на скоростях, зависящих от «тихих» скоростей, 
используемых для приподъема колонны труб. Так, при четырех
скоростной лебедке с зависимой схемой скоростей незагруженный 
элеватор  поднимается на 3-й либо 4-й скорости. Общая длина 
подъемов незагруженного элеватора на этих скоростях определя
ется  по формулам (X III .13) и составляет 5 1 + 5 3 на 3-й и 52 + ̂ 4 
на 4-й скорости.

При работе с шестискоростной лебедкой незагруженный эле
ватор поднимается на 4-й, 5-й и 6-й скоростях, а длина подъемов 
на  этих скоростях составляет: 5 1 + 5 4 — на 4-й; 5 г  + 5 5 — на 5-й и 
5 з  + 5 6 — на 6-й скорости.

¿спэ =  е5/3600уСпэ, (X III .16)

¿пэ =  ейЯ/ЗбООУп, (ХШ.17)



Машинное время подъемов незагруженного элеватора л е б е д 
ками с зависимой схемой скоростей определяется по ф орм улам : 

для четырехскоростной лебедки

3600

для шестискоростной лебедки

¿„э =  ——  Г 51 +  К  +  -52~ ^ 5 К +  5з+56 О • ( X I I I . 19) 
3600 \  VI v5 ов )

Машинно-ручные операции при подъеме включают у с т а н о в к у  
бурильной колонны на клинья либо элеватор, отвинчивание свечи, 
отвод ее от устья и установку на подсвечник. При спуске м аш инно
ручные операции выполняются в обратной последовательности и 
включают захват  свечи с подсвечника, перемещение ее к устью  
скважины, свинчивание и освобождение клиньев либо эл евато р а .  
Продолжительность машинно-ручных операций рассчитывается по 
формуле

1мрс =  Гмрс ; *мрп =  Гмрп збоо/св ’ (X 11 1 .20)

где /Мрс и ¿мрп — время машинно-ручных операций при сп уск ах  и 
подъемах бурильной колонны за  период бурения скваж и н ы , ч; 
¿'мрс и /'мрп — нормативное время машинно-ручных операций при 
спуске и подъеме одной свечи, с; /св — длина свечи, м.

При использовании комплекса АСП продолжительность с п уск о 
подъемных операций сокращается за счет совмещения маш инных 
и машинно-ручных операций.

§ 3. РАСПРЕДЕЛЕН ИЕ НАГРУЗОК, ДЕЙСТВУЮ Щ ИХ 
ПРИ СПУСКО-ПОДЪЕМНЫХ ОПЕРАЦИЯХ

Эксплуатационные нагрузки, действующие на узлы и детали п одъ
емного механизма, подразделяются на случайные и регулярны е .

Случайные нагрузки возникают в результате прихватов б у 
рильных и обсадных труб и других нарушений нормального р е 
жима работы. Уровень случайных нагрузок ограничивается д о п у с 
каемой нагрузкой на крюке, регламентированной ГОСТом на  ос
новные параметры буровых установок и технической х а р а к т е р и 
стикой подъемного механизма. Случайные нагрузки учи ты ваю тся  
в расчетах на статическую прочность. На сопротивляемость у с т а 
лости случайные нагрузки существенно не влияют вследстви е  
ограниченного числа их повторений.

Регулярные нагрузки характеризую тся повторяемостью одно
значных нагрузок. Распределение регулярных нагрузок по в ел и 



чине и числу циклов подчиняется закону 
изменения кривой проходки. Если в фор
м ул у  кривой проходки ввести в качестве 
множителя величину среднего веса 1 м 
бурильной колонны, то получим

Ь д  =  Агт д. (XIII.21)

Рейсовая нагрузка (в Н) — величина 
Ь2д, определяющая вес бурильной ко
лонны при 2-м рейсе:

Р г =  Лхт <7. (XIII.22)

На рис. XIII.2 показан график нагру
жения подъемного механизма, построен
ный по формуле (XIII.22). Из графика 
определяются величина и повторяемость 
рейсовых нагрузок. Рейсовая нагрузка 
достигает максимального значения в ко
нечном рейсе, выполняемом с проектной 
глубины скважины:

Р к =  Аг¡? 0,

где  Р к — конечная рейсовая нагрузка, Н; 2 К — порядковый номер 
конечного рейса по кривой проходки.

Конечная рейсовая нагрузка  за время бурения скважины одна, 
а  первая и промежуточные рейсовые нагрузки повторяются во 
всех  последующих рейсах, включая конечный. Согласно этому, 
число циклов повторения нагрузок г-го рейса

„ г =  г к + 1 _ г . (XIII.23)
При спуско-подъемных операциях происходит ступенчатое из

менение рейсовой нагрузки. Число ступеней рейсовой нагрузки з а 
висит от длин бурильной колонны и свечей:

Й2 =  ̂ г/̂ св»
гд е  Ьг — длина бурильной колонны, равная глубине скважины при 
г-м  рейсе, м; 1СВ — длина бурильной свечи, м.

С учетом веса подвижных частей талевого механизма б т для 
г-го  рейса существует следующее распределение рейсовой нагруз
ки по ступеням:
при подъеме

1-я ступень +  в т;
2-я « ц (Ь2—^св)-|'От;
3 -Я  «  (\ (£-г ‘— 2 / св ) “Ь О т ',

иг-я ступень д[Ь г— (мг— 1)/св1+(Зт =  ̂ /св +  От;

Рис. X III.2. График н агру
ж ен и я подъемного м еха
низма буровой установки



при спуске
1-я ступень qlcB +  Gr',
2-я »
3-я » 3g7CB +  GT;

иг-я ступень и^/св+ 0Т =  ^ 4 - О т.

Очевидно, что к аж дая  ступень нагрузки г-го рейса будет п о в 
торяться в ( г -Ы )-м  и других последующих рейсах. Поэтому число 
циклов повторения ступеней нагрузки г-го рейса, как  и число р е й 
совых нагрузок, определяется по формуле (XIII.23). В р е з у л ь тате  
снижения проходки на долото разность ДРг =  Рг—Р2_! по мере у г 
лубления скважины уменьшается и ступенчатая функция р а с п р е 
деления рейсовых нагрузок приближается к непрерывной, з а д а н 
ной тем или иным законом распределения. Одновременно у м е н ь 
шается разность А Иг=Иг—и г-1 м еж ду  числами ступеней н а гр у зк и  
смежных рейсов.

Суммарное число циклов повторения отдельных ступеней р ей 
совых нагрузок равно количеству свечей, спускаемых и п одн и м ае
мых из скважины за период бурения:

Наряду с переменными рейсовыми нагрузками подъемные м е 
ханизмы буровых установок испытывают многократно повторяю 
щиеся постоянные нагрузки, действующие при подъемах и с п у с к а х  
незагруженного элеватора, а такж е  при переносах свечей от у с т ь я  
скважины на подсвечник и обратно. Число циклов повторения 
каждой из этих нагрузок равно количеству свечей, поднимаемых 
и спускаемых за период бурения скважины:

где Nпэ и /Vena — число подъемов и спусков незагруженного э л е в а 
тора; Nun и Nпу — число переносов свечи соответственно на п од 
свечник и с подсвечника к устью скважины.

Общее число циклов повторения всех видов регулярных н а г р у 
зок за период бурения скважины

N =  /Veno +  Nn» +  Ncпэ +  /Vnn +  N„y =  GLuzJ I cb (m +  1). (X 111.26)

Каждому циклу нагрузок соответствует определенное число 
циклов напряжений, испытываемых деталям и  подъемного м е х а 
низма.

Циклом напряжений называют однократную смену н а п р я ж е 
ний, соответствующую полному периоду их изменения. Д л я  д е т а 
лей крюка, элеватора и других невращающихся узлов п о д ъ ем 
ного механизма число циклов напряжения равно числу циклов

(XI 11.24)

Л^пэ — Nспэ — Nnn — /Vпу = LKzK/lCB (tn -!' 1), (X II  1.25)



повторения регулярных нагрузок, так к ак  в этих деталях одно
кратн ая  смена напряжений совпадает с периодом перемещения 
колонны на длину одной свечи. Для деталей, подвергающихся из
гибу и вращению, одному циклу напряжений соответствует один 
оборот, за который происходит однократная смена напряжений 
по знаку.

Цикловое отношение — число оборотов вращающихся деталей 
подъемного механизма за  период подъема одной свечи: 

для подшипников шкивов талевого механизма
/ ъ  = / с в 1 'г / я £ > ш ;  ( X I I  1 . 2 7 )

для подъемного в ал а  лебедки и его подшипников
/ п  =  /св1 ‘ т . с М Я с р ;  ( X I I I . 2 8 )

для валов и подшипников трансмиссии буровой лебедки

/ г Р  =  / п 1 'т Р ;  ( X I I I . 2 9 )

для цепей трансмиссии лебедки

/ ц  =  / П1 т р 2 з в / 2 Ь <.  ( X 1 1 1 . 3 0 )

Здесь /Св — длина свечи, м; Ал — диаметр шкива по дну к а 
навки, м; Ь ср — средний диаметр навивки кан ата  на барабан ле
бедки, м; и — число рабочих струн от неподвижного до рассматри
ваемого шкива; ¿т. с — кратность оснастки талевого механизма; 
г'тр — передаточное число от вала  трансмиссии до подъемного вала 
лебедки; г зв — число зубьев звездочки на валу  трансмиссии: 1* — 
длина замкнутого контура цепи (шаг цепи).

Число циклов напряжений, испытываемых деталями подъем
ного механизма:

ЛГд =  ЛУ, (ХШ.31)

где Л̂ р — расчетное число циклов повторения регулярных нагру
зок; I — цикловое отношение для рассматриваемой детали.

Касательные напряжения, создаваемые крутящим моментом, 
в период подъема свечи сохраняются постоянными по величине и 
знаку . Число циклов касательных напряжений, создаваемых кру
тящим моментом, равно числу повторений регулярных нагрузок. 
Следует учитывать, что детали трансмиссии буровой лебедки при 
спусках  бурильной колонны и незагруженного элеватора отключа
ются от лебедки и не испытывают нагрузок. При групповом при
воде определенные узлы  и детали трансмиссии испытывают на
грузки как  при спуско-подъемных операциях, так  и при работе бу
ровых насосов и ротора.

Блоком нагружения называют совокупность нагрузок и числа 
циклов их повторения за период бурения скважины. Число блоков 
нагружения за срок службы зависит от сопротивляемости деталей 
и узлов подъемного механизма усталостным разрушениям.



Глава XIV
БУРОВЫЕ НАСОСЫ

§ 1. НАЗНАЧЕНИЕ И ОСНОВНЫЕ ТРЕБОВАНИЯ

Буровые насосы предназначены для нагнетания в скважину про
мывочной жидкости с целью очистки забоя и ствола от вы бурен 
ной породы (ш лама) и выноса ее на дневную поверхность; о х л а ж 
дения и смазки долота; создания гидромониторного эффекта при 
бурении струйными долотами; приведения в действие забойных 
гидравлических двигателей.

Исходя из назначения и условий эксплуатации, к буровым н а 
сосам предъявляют следующие основные требования:

подача насоса должна быть регулируемой в пределах, обеспе
чивающих эффективную промывку скваж ины ;

мощность насоса должна быть достаточной, для промывки 
скважины и привода забойных гидравлических двигателей;

скорость промывочной жидкости на выходе из насоса д о л ж н а  
быть равномерной для устранения инерционных нагрузок и п ул ь 
саций давления, вызывающих осложнения в бурении, дополни
тельные энергетические затраты и усталостные разрушения;

насосы должны быть приспособлены д л я  работы с абразиво- 
и маслосодержащими коррозионно-активными промывочными р а 
створами различной плотности;

узлы и детали, контактирующие с промывочным раствором, 
должны обладать достаточной долговечностью и быть приспособ
ленными к удобной и быстрой замене при выходе из строя;

крупногабаритные узлы и детали долж ны  быть снабжены у с т 
ройствами для надежного захвата  и перемещения при ремонте и 
техническом обслуживании;

узлы и детали приводной части должны быть защищены от 
промывочного раствора и доступны для осмотра и технического 
обслуживания;

насосы должны быть приспособлены к транспортировке в со 
бранном виде на далекие и близкие расстояния и перемещению 
волоком в пределах буровой;

конструкция насосов должна допускать правое и левое распо 
ложение двигателей насосного агрегата ;

надежность и долговечность насосов долж ны  сочетаться с их 
экономичностью и безопасностью эксплуатации.

Технические условия на изготовление буровых насосов р е г л а 
ментируются ГОСТом.

С ростом глубины бурения значительно увеличиваются и м ощ 
ности буровых насосов. Освоены и намечаются к производству но
вые модели буровых насосов, отвечающие возросшим требованиям 
бурения. На основе накопленного опыта, научно-исследователь- 
ских и опытно-конструкторских работ, а т а к ж е  новейших д о сти ж е
ний в насосостроении и смежных областях  науки и техники



буровые насосы непрерывно совершенствуются: повышаются н а
дежность и долговечность их, снижается масса и сокращаются 
материальные и трудовые затраты на их изготовление, эксплуата
цию и ремонт. Это обусловило широкую номенклатуру моделей и 
модификаций буровых насосов, используемых в отечественной и 
зарубежной практике бурения эксплуатационных и разведочных 
скважин.

Рабочие органы буровых насосов преимущественно выполня
ются в виде поршней. Наиболее распространены двухпоршневые 
насосы двустороннего действия, на смену которым в последние 
годы приходят трехпоршневые насосы одностороннего действия. 
В насосах двустороннего действия жидкость перемещается в порш
невой и штоковой полостях и за один двойной ход поршня совер
шаются два  цикла всасывания и нагнетания. При одностороннем 
действии жидкость перемещается в поршневой полости рабочей 
камеры и за один двойной ход совершается один цикл всасывания 
и нагнетания.

В буровых насосах используются самодействующие пружин
ные клапаны тарельчатой конструкции. Всасывающие и нагнета
тельные клапаны взаимозаменяемы. Оси поршней параллельны и 
располагаются в горизонтальной плоскости по одну сторону от 
привода насоса. Ведущее звено буровых насосов, сообщающее 
движение поршням, выполняется в виде вращающегося эксцентри
кового, кривошипного, пальцевого либо коленчатого вала. Прямо
действующие насосы, ведущее звено которых имеет возвратно-по- 
ступательное движение, в современных отечественных буровых у с 
тановках не используются.

Ведущий вал  приводится от трансмиссионного вала насоса по
средством цилиндрической зубчатой пары. Промывочная жидкость 
перемещается по одноступенчатой и однопоточной схеме, через 
общую приемную линию и один отвод. Подача насоса изменяется 
с помощью сменных цилиндровых втулок либо изменением числа 
ходов насоса. Пульсации давления, вызываемые неравномерной 
скоростью поршней, снижаются до практически приемлемого 
уровня при помощи пневматических компенсаторов. В буровых на
сосных агр е гатах  используются преимущественно электродвига
тели и дизели, вращение которых передается трансмиссионному 
валу  насоса клиноременной либо цепной передачей.

§  2 . УСТРОЙСТВО БУРОВЫ Х НАСОСОВ

Буровой насос (рис. XIV. 1) состоит из приводного и гидравличе
ского блоков, установленных на сварной раме 12 .

Приводной блок  состоит из трансмиссионного вала 5, корен
ного вала 9 и шатунного механизма 10, установленных на ста 
нине 2 . Последняя представляет собой массивный металлический 
короб, в расточках которого монтируются подшипники трансмис
сионного и коренного валов. Д ля удобства монтажа внутренних 
узлов и деталей станина имеет крышку 8 . Стыкуемые поверхности 
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станины и крышки подвергаются механической обработке и уп 
лотняются при помощи резинового шнура либо прокладки, з а т я 
гиваемой болтами 11  и ввернутыми в станину шпильками 6 . По
ложение крышки относительно станины фиксируется коническими 
штифтами.

Отверстия под подшипники растачивают в сборе станины 
с крышкой. В горловине станины устанавливаю т направляющие
4 ползуна 13. Оси поверхностей расточек станины под направ
ляющие ползуна должны совпадать с отклонением не более 
0,15 мм. Внутренняя полость станины окраш ивается маслостой
кой краской и используется в качестве резервуара для  масла, с м а 
зывающего зубчатую передачу, установленную м еж ду  трансмис
сионным и коренным валами. Горловина станины имеет боковые 
люки для монтажа и осмотра ползунов. Торец горловины снаб
ж ается  отверстиями для  штока 3 и крепления гидравлического 
блока 1 .

В крышке станины имеется вентиляционный колпак 7 для вы 
тяж ки  масляных паров. Станины буровых насосов отливают из 
высокопрочных чугунов или сталей. Стальные станины легче, но 
дороже чугунных. Наиболее экономичны по массе буровые на
сосы, имеющие станины сварной конструкции.

Трансмиссионный вал  (рис. Х1У.2) служ ит д л я  передачи к р у 
тящего момента коренному валу  насоса и выполнен в виде вы 
водного вала-шестерни 8 , концы которого используются для у с та 
новки клиноременного шкива или цепного колеса в зависимости



от принятой в приводе насоса передачи. Шкив и цепное колесо 
крепятся на в а л у  шпонкой 12. Д ля  облегчения сборки и разборки 
шкивы имеют разрезную ступицу, затягиваемую болтами. Так 
как  возможны перекосы в результате прогиба под действием на
грузки на консоли, а такж е  вследствие технологических неточно
стей трансмиссионный вал устанавливается на сферических д вух 
рядных роликоподшипниках 6 , воспринимающих радиальные и 
осевую н агрузку  от косозубой передачи.

Д ля  предупреждения смятия и разбивания опорных поверх
ностей станины, а такж е  устранения брака дорогостоящей ста 
нины из-за расслабления отверстий при растачивании подшип
ники устанавливаю т на стальных гильзах 7, наружный диаметр 
которых больше диаметра шестерни. Благодаря этому при сборке 
насоса вал 8 свободно протаскивается через отверстия станины. 
Соосность наружной и внутренней поверхностей гильз обеспечи
вается жесткими допусками на их разностенность.

Гильзы имеют фланец небольшой высоты и притягиваются 
к станине сквозными крышками 1 и 10 , закрепленными болтами 
5. Благодаря з а т я ж к е  болтами гильзы фиксируются в осевом на
правлении и предохраняются от проворачивания. Подшипники 
торцами внутренних колец упираются в буртики вала. Правый 
подшипник фиксируется в гильзе крышкой 10. Второй подшипник 
вала плавает в гильзе по наружной обойме.

Подшипники смазывают ручным насосом через пружинные та- 
вотницы 3. Неподвижные стыки гильзы со станиной и крышкой 
уплотняются резиновыми кольцами 4, 9 и 13. Подвижный вну
тренний стык м еж д у  гильзой и валом герметизируется бесконтакт
ным щелевым уплотнением, выполненным в виде кольцевых к а 
навок в гильзе. М еж ду крышками и валом устанавливают кон
тактные севанитовые уплотнения 2 и втулку 11 .

Эксцентриковый коренной вал (рис. Х1У.З) имеет сборную 
конструкцию. Прямой вал 15  с жестко закрепленными эксцентри
ками 9 опирается на коренные подшипники 6 , расположенные



в станине бурового насоса. Эксцентрики, выполняющие роль ш а
тунных шеек, отливаются из углеродистой стали  и соединяются 
сваркой. Число эксцентриков равно числу поршней бурового н а 
соса. Угловое смещение шатунных шеек коренного вала  опреде
ляется требованиями равномерной подачи. Согласно этому, в д ву х 
поршневых насосах двустороннего действия угловое смещение 
эксцентриков составляет 90°, а в трехпоршневых насосах одно
стороннего действия— 120°. М еж ду эксцентриками располагается 
зубчатое колесо 8 .

Составная конструкция коренного вала удобна в технологи
ческом отношении, так  к ак  позволяет упростить форму заготовок 
и облегчить их механическую обработку. Окончательная обра
ботка наружных поверхностей коренного в ал а  и нарезка зубьев 
производятся после посадки эксцентриков на прямой вал и соеди
нения венца зубчатого колеса с его ободом.

Д ля  точной осевой фиксации зубчатого колеса коренной вал  
опирается на спаренные радиально-упорные конические под
шипники 6 , посаженные в переходные гильзы 3, установленные



в расточки станины 1 и крышки 10  насоса. Наружные кольца под
шипников удерживаю тся от продольного перемещения крышками 
4, которые крепятся болтами к торцам гильз. З атяж ка  наружных 
колец подшипников регулируется мерными прокладками 14, 
установленными между крышкой 4  и торцем гильзы 3. Внутрен
ние кольца подшипников затягиваю тся шайбами 5, крепящимися 
болтами к торцам  вала. Осевое положение коренного вала фик
сируется в нужном положении благодаря наружным кольцевым 
буртикам гильзы , упирающимся в торец расточек станины и 
крышки насоса.

Гильзы удерживаю тся от проворота с помощью дюбелей 16. 
Коренные подшипники смазываю т ручным насосом через тавот- 
ницы, ввернуты е в крышку станины. Эксцентриковые коренные 
валы преимущественно применяются в современных двух- и трех
поршневых буровых насосах. Коренные валы пальцевой конструк
ции используются реже, например в буровом насосе БрН-1. Б у
ровые насосы У8-3 и У8-4 с кривошипным валом сняты с произ
водства.

Кольца роликовых подшипников 7 удерживаются от осевого 
перемещения кольцевыми шайбами 12 и 13 и буртиками вала и 
шатуна. Кольцевые шайбы крепятся к торцам эксцентрика бол
тами. Н атя г  подшипников регулируется прокладками, установлен
ными м еж д у  торцом шейки шатуна и шайбой 12. Разбрызгива
тели 2 отбрасываю т масло на подшипники мотылевых шеек ша
туна при их погружении в масляную ванну.

В буровых насосах для передачи вращения от трансмиссион
ного вала  коренному преимущественно используются косозубые 
зубчатые передачи, которые по сравнению с прямозубой переда
чей обладаю т большей нагрузочной способностью и плавностью 
зацепления, обусловливающей снижение уровня динамических 
нагрузок и ш ум а при работе. Направление зуба шестерни прини
мается левы м , а для колеса — правым. Недостаток косозубых 
передач по сравнению с прямозубыми заключается в том, что 
в зацеплении возникает дополнительная осевая сила. Шевронные 
зубчатые колеса , представляющие разновидность косозубых ко
лес, не создаю т осевых нагрузок, однако в буровых насосах при
меняются р еж е  из-за сложности изготовления.

Шестерни изготовляют из сталей марок 34ХН1М, 35ХНВ и 
38ХГН в паре с венцом зубчатых колес соответственно из сталей 
марок 38ХГН, 35Х и 35Л. Д ля  увеличения долговечности и улуч
шения прирабатываемости зубьям шестерни придается большая 
твердость, чем зубьям колеса. ГОСТом установлены нормы точно
сти изготовления зубчатых колес буровых насосов.

Д л я  насосов мощностью, кВ т .........................  32— 125 125—300 300— 1180
Точность изготовления зубчатых колес , . 10—9—8 В 9—8—7 В 8 В

Зубчатое зацепление подвергается односторонней обкатке в на
правлении рабочего вращения, указанном стрелкой на станине 
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насоса. Направление вращения можно изменить после предвари
тельной обкатки зубчатых колес в обратную сторону.

В большинстве конструкций буровых насосов угол наклона 
косозубых колес составляет 6—9°. Зубчатую п ару смазы ваю т 
жидким маслом путем окунания ее в масляную ванну либо с по
мощью масляного насоса. Важ но отметить, что косозубые колеса 
с твердыми поверхностями зубьев требуют повышенной защ иты от 
загрязнения во избежание неравномерного износа по длине кон
тактных линий и выкрашивания наружных слоев зубьев.

Шатун передает движение от коренного в ал а  ползуну (крейц
копфу) и представляет собой кованый или литой стержень из 
углеродистой стали марки 35 с противоположно расположенными 
большой и малой шейками. Большая шейка И  ш атуна, н азы вае 
мая мотылевой, охватывает коренной вал и имеет цельную либо 
разъемную конструкцию. Независимо от конструкций коренной 
вал соединяется с шатуном посредством конических роликовых 
подшипников. У эксцентриковых валов мотылевая шейка шатуна 
имеет значительно больший диаметр, чем у  кривошипных и паль
цевых валов. Благодаря этому в эксцентриковых в а л а х  мотылевые 
подшипники имеют больший диаметр и обладают более высокой 
долговечностью.

Н аряду с износостойкостью сочленений ш атуны буровых на
сосов должны обладать необходимой усталостной прочностью, так  
как  при эксплуатации они подвергаются действию асимметрич
ных циклических нагрузок. Стержень шатуна имеет двутавровое 
сечение, обеспечивающее достаточную жесткость при минималь
ной металлоемкости шатуна. Уменьшение массы способствует сни
жению инерционных нагрузок. Поэтому простые в изготовлении, 
но более массивные шатуны с круглым сечением стержня в буро
вых насосах не используются.

М алая  шейка (рис. Х1У.4), называемая ползунной, служ ит для 
шарнирного соединения ш атуна 6 с ползуном 4, скользящим 
в прямолинейных направляющих. Центр шарнира д ви ж ется  акси
ально, т. е. по прямой, проходящей через ось вращ ения коренного 
вала. Дезаксиальные кривошипно-шатунные механизмы в буро
вых насосах не применяются. М алая  шейка ш атуна соединяется 
с корпусом ползуна при помощи полого валика 9. При ремонтных 
работах через отверстие в валике пропускается ломик д л я  вы- 
прессовки валика соседнего ползуна /3. Кроме того, пустотелая 
конструкция способствует более интенсивному охлаждению в а 
лика и подшипника шатуна, нагреваемых в результате  их взаим
ного трения.

В расточку ползунной шейки запрессована в т у л к а  8 из оло
вянной бронзы либо другого пластичного м атериала , обычно ис
пользуемого для подшипников скольжения. Запрессовка не гаран 
тирует втулку от проворачивания и осевого смещения, и поэтому 
она стопорится дюбелем 7. Диаметральный зазор м е ж д у  валиком 
и втулкой шатуна определяется в зависимости от диаметра в а 
лика и выбранной посадки.



Рис. X IV .4. Ш атунный механизм

В алик 9 снабжен концевым центрирующим конусом, который 
входит в конусное отверстие ползуна. С помощью стопорной 
планки 1 1 , входящей в поперечный паз торца валика, и болтов 
10 , ввинченных в ползун, валик запрессовывается в конусное от
верстие и благодаря этому удерж ивается от продольного смеще
ния и проворота относительно ползуна. В мощных насосах шейка 
ш атуна соединяется с валиком ползуна посредством игольчатых 
подшипников.

П олзун  состоит из литого стального корпуса и чугунных на
кладок  5. Н акладки  крепятся к  цилиндрической поверхности кор
пуса болтами 12 , застопоренными от самоотвинчивания упругими 
шайбами. В боковых стенках корпуса располагаются ступицы в а 
лика 9. В днище корпуса имеется резьбовое отверстие для пол- 
зунной части штока 1 , представляющего собой стальной цилинд
рический стержень с наружной резьбой для крепления с корпусом 
ползуна и внутренней резьбой д л я  соединения с поршневой частью 
штока. Стопорение штока в ползуне осуществляется шплинтом 3 
и гайкой 2 .



Рис. XIV.5. Гидравлический блок бурового насоса двустороннего дей стви я

Опорная поверхность днища под гайку 2 или упорный бурт 
штока должна быть строго перпендикулярна к оси ползуна. П ол
зун перемещается по чугунным либо бронзовым направляю щ им, 
установленным в станине насоса. Зазор между н акл ад кам и  пол
зуна и направляющими станины составляет 0,2—0,5 мм и р е гу 
лируется прокладками из белой жести либо латуни, устан овл ен 
ными м еж ду корпусом ползуна и накладками. Поверхности трения 
накладок ползуна и станины имеют шероховатость не более Яа =  
= 2,5 мкм.

Станина насоса (см. рис. XIV. 1) снабжена маслоуловителем , 
в котором накапливается масло, забрасываемое вращ аю щ имися 
зубчатыми колесами из масляной ванны насоса. Из м асл оул ови 
теля масло по радиальным и продольным кан авкам  сам отеком  
поступает на трущиеся поверхности накладок и вали к  ползуна.

Поршневая часть 11 (рис. Х1У.5) штока отличается от его 
ползунной части 10 меньшим диаметром и большей длиной, в ы 
бираемой в зависимости от хода поршня. На одном конце порш 
невого штока имеется наружная резьба для соединения со ш током 
10 ползуна и закрепления контргайкой 8. Противоположный конец 
снабжен конусом с буртиком д л я  посадки поршня 13  и резьбой 
для затяж ки  конусного соединения с целью предотвращ ения



утечек  м еж ду  стыкуемыми поверхностями. Конусное соединение 
облегчает разборку поршней при их замене. Контактирующие по
верхности штока и поршня целесообразно покрывать мягкими 
м етал л ам и  гальваническими либо термодиффузионным способом. 
Т акие покрытия предотвращают наклеп и сваривание посадочных 
поверхностей в соединениях, подвергающихся циклическим на
гр у зкам , и значительно повышают их несущую способность.

Д л я  соединения поршневой и ползунной частей штока исполь
зуется  специальная цилиндроконическая либо метрическая резьба. 
Цилиндрический участок этой резьбы служит для стопорения со
единяем ы х штоков контрагайками. За присоединительной резьбой 
имеются шести- либо четырехгранники под гаечный ключ для з а 
винчивания и отвинчивания соединений штоков. Поршневой шток 
контактирует с промывочной жидкостью и подвергается абразив
ному износу, в результате чего имеет ограниченный срок службы. 
П олзунная  часть штока изолируется от промывочной жидкости 
диском-отражателем  9 и из маслобензостойкой резины.

Составная конструкция штока позволяет сохранить его ползун- 
ную часть при замене изношенного поршневого штока. Д ля у д а 
ления абразива и снижения износа поршневой шток омывается 
и одновременно охлаж дается  проточной водой либо маслом, на
гн етаемы м  масляным насосом.

Шероховатость поверхностей штока должна быть не более 
/?а = 1 ,25  мкм в ползунной части и не более Ra =  0,32 мкм в што- 
ковой части. Д ля  насосов мощностью 190— 1180 кВт поверхность 
трения штока поршня подвергается хромированию. Твердость по
верхности штока должна быть не менее HRC 50 в ползунной части 
и HRC 60 в поршневой части. Глубина упрочненного слоя в слу
чае  термообработки токами высокой частоты не менее 1,5 мм. 
Штоки изготовляют из сталей марок 40Х; 40ХН; 38ХШЮН; 
12ХН4; 20ХНЗА.

Важ ное значение для повышения срока службы бурового на
соса имеет соосность сочленяемых деталей. Предельное отклоне
ние оси штока от оси поверхности посадки поршня и резьбы 
контргайки не должно превышать 0,15 мм. В этих же пределах 
долж но быть отклонение осей штока и резьбы ползуна.

Гидравлические блоки буровых насосов состоят из корпусных 
и сменных деталей. К корпусным деталям относятся гидрокоробки 
и их крышки, приемный и нагнетательный коллекторы, к смен
ным — цилиндровые втулки и поршни, седло и тарель клапана, 
уплотнения неподвижных и подвижных соединений.

В двухпоршневом насосе гидравлический блок (рис. XIV.5) 
состоит из двух  гидрокоробок 2 , которые скрепляются со стани
ной 6 приводного блока шпильками 7. Сопряженные поверхности 
гидрокоробок и станины прилегают друг к другу без зазоров. До
пускаю тся местные провалы щупа толщиной 0,1 мм на длину не 
более 10% общей длины сопряженных участков. М еж ду собой 
гидрокоробки соединяются приемным 1 и нагнетательным 3 кол
лекторами.



Гидроблоки представляют собой отливки из углеродистой с т а л и  
с горизонтальными расточками для цилиндровой втулки 12 и в е р 
тикальными гнездами для нагнетательных клапанов 5. Через о б 
щую надклапанную полость 4 прокачиваемая жидкость из порш 
невой и штоковой камер цилиндра направляется в н агн етатель
ный коллектор. Толщина стенок 30—40 мм, что необходимо д л я  
создания прочности и герметичности гидрокоробки. Конструктив
ные формы обеспечивают технологичность изготовления, удобство  
монтажа, осмотра и регулировки деталей и узлов насоса, р а з м е 
щенных в гидрокоробке. В двухпоршневых насосах различаю т 
левую и правую гидрокоробки, имеющие зеркально отображен
ные конструктивные формы.

Известны конструкции буровых насосов с взаимозаменяемыми 
левой и правой гидрокоробками, а т а к ж е  совмещенными в е д и 
ном блоке. Опыт эксплуатации насосов показывает, что гидроко
робки выходят из строя в результате повреждений клапанны х 
гнезд, вызванных проседанием седел, фреттинг-процессом и про
мывом поверхности контакта гнезда с седлом клапана. Д л я  по
вышения срока службы гидрокоробок поверхность гнезда, к о н та к 
тирующая с седлом, покрывается эластомерами. При этом у с т р а 
няется фреттинг-процесс, что облегчает выпрессовку седел из 
гнезд гидрокоробки.

Приемный 1 и нагнетательный 3 коллекторы  имеют литую  
либо сварно-литую стальную конструкцию. Д л я  снижения ги д 
равлических потерь и износа коллекторы имеют плавные пере
ходы, а диаметры проходных отверстий обеспечивают скорость 
потока жидкости до 6 м/с. На нагнетательный коллектор у с т а н а в 
ливают предохранительный клапан, пневматический компенсатор 
и присоединяют нагнетательный патрубок манифольда. П рием
ный коллектор с всасывающими клапанами присоединяется к бо
ковым приливам гидрокоробки.

Цилиндровые втулки , неподвижно установленные в горизон
тальных расточках гидрокоробки, являются наиболее крупной по 
габаритам и металлоемкости сменной деталью буровых насосов. 
Конструктивное исполнение, длина, наружные и внутренние д и а 
метры их регламентируются отраслевыми стандартами. Ц илинд
ровые втулки изготовляют из высокоуглеродистых и легирован
ных сталей. За рубежом их выполняют из хромистых чугунов и 
керамики. Внутренняя поверхность цилиндровых втулок упрочня
ется закалкой с нагревом токами высокой частоты, борированием, 
хромированием и другими химико-термическими методами.

Д ля работы при давлениях более 20 М Па эффективны би м е
таллические цилиндровые втулки, н аруж ная часть которых изго
товляется из конструкционных углеродистых сталей, а внутрен
н я я — из высоколегированных сталей либо чугунов. Согласно д е й 
ствующим нормам, шероховатость внутренней поверхности их не 
превышает Ra =  0,63 мкм для  буровых насосов мощностью 190— 
950 кВт и Ra — 0,32 мкм при мощности насоса 1180 кВт. Глубина 
упрочненного рабочего слоя при термообработке токами высокой



Рис. Х1У.6. Узел крепления и уплотнения цилиндровой втулки

частоты достигает 3 мм, а поверхностная твердость не менее
НИС 60.

Наружная поверхность цилиндровых втулок — гладкая  либо 
с кольцевым буртиком. В зависимости от формы изменяется спо
соб крепления и уплотнения их в гидрокоробке. Цилиндровая 
втулка 11, показанная на рис. XIV.6, а, имеет гладкую наружную 
поверхность. В расточке гидрокоробки она крепится посредством 
распорных стаканов 12  и 7, снабженных окнами для прохода 
прокачиваемой жидкости. В наружный торец стакана 7 упира
ется крышка 4  поршневой полости гидрокоробки. Неподвижность 
втулки обеспечивается осевым натягом, создаваемым при з а 
тяж ке  шпилек 2 , крепящих крышку к гидрокоробке.

Д ля уплотнения цилиндровой втулки в кан авку  гидрокоробки 
устанавливают манжеты 10 , разделенные промежуточной метал
лической втулкой 9. Осевая затяж ка  уплотнений создается грунд- 
буксой 5 и дистанционной втулкой 8 и регулируется болтами 3 , 
ввинченными в крышку 4. Манжеты 6 , расположенные м еж ду 
грундбуксой и дистанционной втулкой, сл уж ат  для уплотнения 
крышки 4. При смене цилиндровой втулки и манжет крышка 4 
выпрессовывается с помощью болтов 1 .



На рис. XIV.6, б цилиндровая втулка 10 н аруж ны м кольцевым 
буртиком упирается в заточку гидрокоробки, поэтому для креп
ления втулки используется один распорный стакан  1 1 , располо
женный со стороны поршневой полости гидрокоробки. Осевая з а 
т яж к а  цилиндровой втулки регулируется гайкой 1 , ввернутой во 
фланцевую втулку 14, которая шпильками 15  крепится к гидро
коробке. Усилие затяж ки  передается цилиндровой втулке посред
ством крышки 2, упорного кольца 5 и стакан а  11.

Цилиндровая втулка уплотняется м ан ж етам и  6 и 8 , которые 
устанавливаются м еж ду распорными кольцами 9  и разделяются 
промежуточной втулкой 7. Осевая з а т я ж к а  уплотнений регули
руется винтом 3, ввинченным в крышку 2. Усилие затяж ки  пере
дается манжетом посредством втулки 12 , в днище которой име
ются отверстия с перемычками, входящими в продольные пазы 
стакана 11. Поэтому обеспечиваются их относительная подвиж
ность и раздельная з атяж к а  цилиндровой втулки  и уплотнений.

Использование гайки 1 и винта 3 вместо шпилек 2 и болтов 3 , 
как  показано на рис. Х1У.6, а, позволяет более равномерно и бы 
стро затягивать цилиндровую втулку и ее уплотнения. Д ля уплот
нения поршневой полости гидрокоробки кроме м ан ж ета  4 имеется 
дополнительная манжета 13, используемая д л я  уплотнения зазора 
м еж ду крышкой 2 и винтом 3. Уплотнение цилиндровой втулки 
контролируется по появлению утечек прокачиваемой жидкости че
рез дренажные отверстия в гидрокоробке, сообщающиеся с коль
цевыми выточками втулки 7.

В более ранних конструкциях буровых насосов использовался 
совмещенный способ крепления и уплотнения цилиндровой втулки 
затяжкой шпилек ее крышки. При этом способе упрощается кон
струкция гидравлического блока, но исключается возможность по
вторной затяжки уплотнений втулки при появлении утечек в про
цессе эксплуатации насоса. В результате ограничивается срок 
службы и соответственно возрастают расход уплотнений и время 
на ремонтные работы, связанные с их сменой. Указанные недо
статки становятся особенно заметны в насосах высокого д а в л е 
ния. Д ля замены поршня без нарушения крепления цилиндровой 
втулки в некоторых конструкциях буровых насосов в крышку для  
крепления и уплотнения цилиндровой втулки устанавливается до 
полнительная крышка для извлечения поршня.

Д л я  уплотнения штока (рис. Х1У.7, а) используются шеврон
ные манжеты, собираемые в пакет. Число м ан ж е т  в уплотнитель
ном пакете обычно не превышает четырех и выбирается с учетом 
давления насоса, диаметра штока, а так ж е  конструктивных р а з 
меров уплотнительного узла. Манжеты 12  н адеваю тся с натягом 
на шток 14 и втулку 1, служащую одновременно опорой цилинд
ровой втулки. Д ля этого втулка 1 снабжена фланцем и устан ав 
ливается в гидрокоробку с внутренней стороны ее горизонтальной 
расточки. Благодаря плотной посадке и упругости манжет обес
печивается герметичность соединения при низких давлениях 
в штоковой полости насоса.



Д ля улучш ения начального контакта с уплотняемыми поверх
ностями м ан ж еты  помещаются м еж ду фасонными опорными 13 и 
распорным 10  кольцами (манж етодерж ателями), изготовленными 
соответственно из резины и капрона. Скосы манжет поджимаются 
к уплотняемой поверхности конической частью распорного кольца 
10. Опорное кольцо 13 саж ается  с минимальными радиальными 
зазорами (0 ,05— 0,08 мм) для предохранения манжеты от з а т я 
гивания в зазор . З атяж к а  манжет регулируется гайкой 7, навин
ченной на в т у л к у  1. Усилие затяж ки  передается манжетам по
средством грундбуксы  6 и нажимных капроновых втулок 9. Непо
движное соединение втулки 1 и гидрокоробки 8 герметизируется 
манжетным уплотнением, состоящим из распорного кольца 2 , 
манжеты 3  и опорного кольца 4. З атяж к а  уплотнения осуществля
ется нажимной втулкой 11 и гайкой 5.

Уплотнение штока, показанное на рис. Х1У.7, б, используется 
в гидрокоробках с односторонней торцовой опорой цилиндровой



втулки. В рассматриваемой конструкции втул ка  1 используется 
лишь в качестве корпуса манжетных уплотнений и отличается 
тем, что для соединения с гидрокоробкой сн аб ж ается  наружным 
фланцем. Манжета 7 и уплотнение штока 6 з атя ги вается  с по
мощью грундбуксы 4 и накидной гайки 5. Неподвижное соедине
ние фланцевой втулки и гидрокоробки герметизируется манжетой 
2, з а тяж ка  которой регулируется крепежными шпильками 3. У к а 
занные конструктивные отличия позволяют облегчить смену изно
шенных уплотнений штока.

При высоких давлениях и туговой з а т я ж к е  уплотнительного 
пакета возрастают контактные давления и силы трения м еж ду  
манжетами и штоком. Д ля  уменьшения трения и утечек поверх
ность штока, контактирующая с манжетами, к а к  указы валось  р а 
нее, обрабатывается с высокой точностью и чистотой. Наиболее 
эффективны хромовые покрытия, придающие поверхностному слою 
штока высокую твердость (НИС 60), теплостойкость, антифрик
ционные и противозадирные свойства.

Всасывающий и нагнетательный клапаны  бурового насоса 
взаимозаменяемы и состоят (рис. Х1У.8) из седла  1 тарели 4, 
образующих вместе с пружиной И, крышкой 8 и упорным вин
том 9 клапанную коробку. Присоединительные размеры клапан
ной коробки регламентируются ОСТ-26-02-1129— 75.

Седла клапанов штампуются из хромокремнистой или хроми
стой стали, закаленной на твердость ВДС 50—56. В гидрокоробке 
15  растачиваются гнезда д л я  посадки седел. С ты куем ы е поверх
ности гнезда и седла клапана имеют конусность 1 ; 5, обеспечи
вающую разборку соединения при замене изношенных седел. Д ля  
надежного уплотнения стыка посадочные пояски седел и их гнезд 
в гидрокоробке обрабатываются по 2-му классу  точности и имеют 
шероховатость не более Яа = 1,25 мкм.

Наружную поверхность седла клапана и внутреннюю поверх
ность гнезда в гидрокоробке контролируют парными калибрами. 
Прилегание указанных поверхностей к калибру при контроле на 
краску с толщиной слоя до  5 мкм должно быть по сплошному 
кольцу шириной не менее 20 % длины образующей седла клапана. 
Нарушение этих требований приводит к промывке стыкуемых по
верхностей прокачиваемой жидкостью и выводу из строя седла 
клапана и дорогостоящей гидрокоробки. К недостаткам  рассма
триваемого соединения типа металл по м еталлу относятся труд
ности разборки, возможность повреждения посадочных поверхно
стей при выпрессовке седел; склонность к контактной коррозии 
и понижение усталостной прочности соединяемых деталей вслед
ствие концентрации напряжений.

Во внутренней расточке седла установлена крестовина 13  
с резиновой втулкой 14  для  нижнего направляющего штока т а 
рели. Крестовина не воспринимает осевой нагрузки  от тарели и 
удерживается в седле пружинным кольцом 12 . Седло снабжено 
внутренним конусом для посадки тарели. Уплотнение клапана 
обеспечивается резиновой манжетой 3 . М ан ж е та  выступает
9  З аказ  № 2895 ос;7



Рис. Х1У.8. К лапанная коробка Рис. Х1У.9. Клапан к  трехпоршневому 
буровому насосу

относительно внутреннего посадочного конуса седла, в связи с чем 
улучш ается герметизация клапана, смягчаются удары  при его 
работе, что способствует повышению срока службы седла и та- 
рели клапан а . Металлическая обойма 2 предохраняет м анжету от 
развала .

Седла и тарели клапана имеют угол конуса 45 либо 60°, ше
роховатость поверхности посадочных поясков не грубее /?а = 
= 1,25 мкм  и твердость не менее НИС 48—50. Клапанное отвер
стие гидрокоробки закрывается крышкой 8 , снабженной ручкой. 
Крышка герметизируется манжетой 7, установленной в расточке 
гидрокоробки. Уплотнение затягивается  упорным винтом 9, на
вернутым на фланец 10 гидрокоробки. Герметичность уплотнения 
контролируется по появлению утечек через контрольное отверстие 
а  в гидрокоробке. В случае повреждения резьбы фланец зам е
няют новым и поэтому сохраняется более дорогая гидрокоробка.

Винт 9 снабжен упорной резьбой крупного шага, обычно при
меняемой при больших односторонних осевых нагрузках. Дно 
крышки имеет прилив, в расточке которого установлена резино
вая  в тул ка  6  для  верхнего направляющего штока тарели. Витая 
пружина 1 1 , установленная м еж ду  крышкой и тарелью, обеспе
чивает нормально закрытое положение клапана и своевременную 
посадку тарели  при работе насоса. Начальная (установочная) на
грузка пружины примерно в 10 раз превышает вес тарели к л а 
пана.

Высота подъема клапана зависит от плотности и газонасы- 
щенности промывочной жидкости, от подачи насоса и ограничива- 
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ется глубиной расточки д л я  верхнего направляющего штока 5 
тарели в крышке клапана.

В буровых насосах используются клапанные устройства , от
личающиеся от рассмотренных конструкцией седел , тарелей и 
уплотняющих элементов. На рис. XIV.9 показан клапан , в кото
ром уплотнительное резиновое кольцо 2 установлено на тарели 1 
и закреплено гайкой 3. Тарель садится на крестовину 5, выпол
ненную за одно целое с седлом 4. Соединение седла  и крестовины 
в единую деталь позволяет значительно увеличить проходное от
верстие клапана и благодаря этому снизить гидравлические со
противления и улучшить условия всасывания и нагнетания про
мывочной жидкости.

Важный резерв повышения долговечности и экономичности 
клапанов буровых насосов — выбор наиболее эффективных мате
риалов и способов упрочнения деталей, входящих в клапанный 
узел. ВНИИнефтемаш рекомендует седла клапанов изготовлять 
из сталей марок 38ХС либо 40Х, а тарели из стали  марки 40Х 
взамен более дорогих и дефицитных хромоникелемолибденовых 
сталей. Установлено, что по сравнению с объемной закалкой  бо
лее эффективно упрочнение поверхностей седла и тарели поверх
ностной закалкой токами высокой частоты. Уплотнение и направ
ляющие втулки клапанов изготовляют из маслобензиностойкой 
резины ИРП 1293.

,Поршень плотно перекрывает отверстие цилиндровой втулки 
и, перемещаясь по направлению ее оси, сообщает прокачиваемой 
жидкости избыточное давление. Поршни буровых насосов имеют 
резинометаллическую конструкцию (рис. XIV. 10) и состоят из 
стального сердечника 1 и резиновых самоуплотняющихся ман
жет 2. Д ве манжеты с воротниками, направленными в противо
положные стороны, обеспечивают двустороннее уплотнение 
поршня в цилиндровой втулке . Сердечники снабж ены  конусным 
(а, в, г, д) либо цилиндрическим (б, е) отверстием д л я  соедине
ния поршня со штоком. Н ар у ж н ая  часть сердечника имеет коль
цевые канавки и выступы, обеспечивающие прочное соединение 
с привулканизированными резиновыми м анжетами .

В поршнях с механическим соединением м ан ж ет  (рис. XIV. 10, в,. 
г, д) сердечники имеют более простую форму. М ан ж еты  2  наде
ваются на ступицу сердечника 1 и закрепляются металлическими 
шайбами 4  и разрезными пружинными кольцами 5. Д л я  облег
чения сборки манжет ступицы имеют заходные фаски. В некото
рых конструкциях (рис. XIV. 10, в, д, е) затылочная часть резино
вой манжеты упирается в износостойкую и более ж есткую  пласт
массовую прокладку 3.

Под давлением нагнетаемой жидкости пластм ассовая  про
кладка  деформируется в радиальном направлении и затрудняет 
затекание резиновой манжеты в зазор м еж ду цилиндровой в тул 
кой и разделительным пояском сердечника. В результате  предот
вращаются повреждения поршня из-за усталостного вы краш ива
ния манжет.



Рис. XIV . 10. Поршни буровых насосов двустороннего действия

Кольцевые консоли на разделительном пояске сердечника 1 
(рис. Х1У.10, г) и коническая наружная фаска на манжетах  2 
способствуют равномерному распределению контактных давлений 
по длине манжеты, что благоприятно влияет на долговечность 
поршня и цилиндровых втулок.

Из рассматриваемых конструкций наиболее распространен пор
шень, показанный на рис. XIV. 10, а.

Поршневые насосы одностороннего действия характеризуются 
повышенной частотой и укороченной длиной хода поршней. 
Вследствие этого уменьшаются их габариты и масса по сравнению 
с  двухпоршневыми насосами двустороннего действия. К. другим 
преимущ ествам насосов одностороннего действия следует отнести 
отсутствие уплотнений штока, снижение необходимой степени ре
дукции зубчатой передачи, сокращение числа клапанов насоса и 
м ан ж ет  поршня.

Трехпоршневой буровой насос одностороннего действия 
(рис. X IV .!  1) отличается от двухпоршневого насоса односторон
него действия конструкцией одноименных узлов и деталей.

Трансмиссионный вал 7 (рис. XIV. 12) устанавливается на 
спаренных конических подшипниках 6 , предназначаемых для р а
боты при особо тяж елы х нагрузках . Коренной вал состоит из трех 
литых эксцентриков 2, 10, 13, жестко связанных с прямым в а 
лом 5, вращающимся на подшипниках 4, установленных в ста 
кане 3. Равномерное угловое смещение эксцентриков способст
вует их взаимному уравновешиванию и устраняет вредное влия
ние дисбаланса  на работу коренных подшипников вала.





Рис. X IV .12. Трансмиссионная часть  трехпоршневого бурового насоса

Вращение коренному в а л у  передается цилиндрической зубча
той передачей, состоящей из шестерни 8 и зубчатого венца 11  
с косыми либо шевронными зубьями, закрепленного на литом 
ободе 12. Зубчатая передача смещена относительно продольной 
оси насоса и располагается м еж ду средним 13  и крайним 10 экс
центриками. Мотылевые шейки шатунов 14 соединяются с экс
центриками посредством роликовых подшипников 1 , закрепленных 
кольцевыми секторами 9.

М а л а я  шейка шатуна с валиком ползуна соединяется игольча
ты м  подшипником. Б лагодаря меньшей длине хода поршня диа
метр эксцентриков и длина шатуна насосов одностороннего дей
ствия меньше, чем насосов двустороннего действия. Подвижные 
детали  и узлы приводного блока смазываются с помощью масля
ного насоса и окунанием в масляную ванну.

Гидрокоробки насосов одностороннего действия различаются 
взаимным положением всасывающего 1 и нагнетательного 2 к л а 
панов. Несоосное расположение клапанов (рис. XIV. 13, а) обеспе
чивает удобство смены всасывающего клапана, но при этом уве 
личивается объем мертвого пространства рабочей камеры насоса, 
занимаемый жидкостью в конце хода нагнетания. При соосном



Рис. XIV. 13. Гидравлическая часть насоса одностороннего действия с р азл и ч н ы м и  
клапанными коробками



Рис. X IV .14. Поршень трехпорш невого бурового насоса одностороннего действия

расположении клапанов (рис. XIV. 13, б) объем мертвого простран
ства  уменьшается, однако затрудняется смена всасывающего 
клапана.

Подобно насосам двустороннего действия гидрокоробки кре
пятся к станине насоса и связаны м еж ду собой приемным о и 
нагнетательным 3 коллекторами. Цилиндровые втулки 4 насосов 
одностороннего действия отличаются меньшей длиной и массой 
и имеют гладкую  наружную  поверхность (рис. Х1У.13,а либо 
снабжены наружным кольцевым буртиком (рис. XIV.13,б), она- 
чительная часть цилиндровой втулки выносится из гидрокоробки 
в  сторону приводного блока. В результате этого уменьшаются г а 
бариты гидрокоробок и длина штока. Простая конструкция узлов 
крепления и уплотнения цилиндровых втулок способствует сокра
щению продолжительности ремонтных работ, связанных с их з а 
меной. Одностороннее действие насоса позволяет упростить кон
струкцию поршня 5.

ВНИИнефтемашем разработан поршень (рис. XIV.14) для на
сосов одностороннего действия, который состоит из стального сер
дечника 1 , шайбы 3 и привулканизованных к сердечнику наруж 
ной уплотняющей м анж еты  4 и внутреннего уплотнения 2, герме
тизирующего неподвижный цилиндрический стык между поршнем 
и штоком. Поверхность манжеты 4 имеет дугообразные выступы, 
которые способствуют проникновению смазочно-охлаждающей 
жидкости в зону контакта манжеты с цилиндровой втулкой при 
всасывании. Под давлением нагнетания м анжета уплотняется и 
в  образовавшихся на ее поверхности впадинах удерживается часть
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Мощность насоса, кВ т 365 600 585 850 800 950 1180
Полезная мощность насоса, кВт 330 540 500 710 720 855 1060
Число поршней 2 3 2 2 3 3 3
Число рабочих камер цилиндра 2 1 2 2 1 1 1
Максимальное число двойных хо 72 135 66 66 135 125 125
дов поршня в 1 мин 
Ход поршня, мм 300 250 400 400 250 290 290
Внутренний диаметр цилиндровых 
втулок , мм: 

наибольший 180 180 200 200 180 180 180
наименьший 130 120 130 140 130 140 140

Подача, л/с: 
наибольшая 34,8 42,9 50,9 50,9 41,4 46 46
наименьшая 16,4 19,1 18,9 22,7 22,4 28,8 2 8 ,8

Д авление на выходе из насоса, МПа: 
наименьшее 9,8 11,3 9 ,6 14,2 17 19 24
наибольшее 20 25 25 32 32 32 40

Диаметр штока поршня, мм 65 65 80 80 70 60 60
М аксимальная частота вращения 330 425 325 337 412 566 566
трансмиссионного вал а , об/мин 
Передаточное число зубчатой пары 4,15 3,15 4 ,92 5,11 3,05 4,53 4 ,5 3
Диаметр проходного отверстия сед 145 145 145 145 135 145 145
л а  клапана, мм
Диаметр проходного отверстия кол
лектора, мм: 

всасывающего 200 200 275 275 230 230 230
нагнетательного 95 95 109 125 100 100 100

Габариты насоса, мм: 
длина 4160 4460 5000 5340 4470 5550 5550
ширина 2430 2720 3000 3340 2980 3250 5400
высота 2710 1640 3240 3400 2200 3250 3400

М асса насоса со шкивом, т 13,2 19 27,7 37,3 22,4 22,7 2 3 ,5

■смазки. В результате этого снижается износ поршня и цилиндро
вой втулки. При остановках выступы на поверхности противодей
ствуют прилипанию манжеты к рабочей поверхности цилиндра, 
нагреваемой в процессе работы насоса. Шайба 3  сохраняет проч
ность соединения манжеты с сердечником при нагреве от трения 
цилиндропоршневой пары.

Данные промысловых наблюдений показывают, что долговеч
ность и ремонтопригодность трехпоршневых буровых насосов 
выше, чем двухпоршневых.

Показатели надеж ност и насосов
В и д насоса .................................................Двухпорш невой дву- Трехпорш невойодно

стороннего действия стороннего д ей стви я  
(У8-6МА2; У8-7МА2) ¡»(У Н Т Б -950) 

С редняя наработка насоса на отказ, ч 11,5 18,0



Среднее время восстановления, ч 
Относительные ресурсы :

п о р ш н я ..................................................
цилиндровой втул ки  . . . .  
нагнетательного кл ап ан а . . 
всасывающего кл ап ан а . . . 
штока с уплотнением . . . .

Коэффициент готовности . . . .
Стоимость 1 ч работы насоса по затра 
т ам  на сменные детали , руб . . .

В табл. XIV. 1 приведена техническая характеристика отечест
венных буровых насосов.

§ 3. ПНЕВМОКОМПЕНСАТОРЫ

Пневмокомпенсаторы сл уж ат  для выравнивания пульсаций д а в 
ления, вызы ваемы х колебаниями подачи жидкости из-за неравно
мерной скорости поршней в насосах.

Пневмокомпенсатор представляет собой закрытый сосуд, з а 
полняемый сж аты м  воздухом либо азотом. При подаче жидкости 
объем газа  в нем уменьшается и в результате этого начальное 
давление газа  возрастает до рабочего давления насоса. При ра 
боте насоса объем г а з а  в пневмокомпенсаторе периодически из
меняется в пределах изменения подачи насоса за один двойной 
ход.

Колебание давления газа  характеризуется коэффициентом не
равномерности давления, значения которого при изотермическом 
изменении состояния га за  определяются из выражения

бр =  АУрер/ПРо, (XIV.1)
где A V  — изменение объема газа  вследствие неравномерной по
дачи насоса за  один двойной ход; рср — среднее давление газа  
при работе насоса; Vo — объем газа при начальном давлении; 
ро — давление предварительно закачиваемого газа , принимаемое 
за  начальное.

При работе насоса начальный объем га за  в пневмокомпенса
торе изменяется обратно пропорционально давлению:

V  »Ро == V  mltiPmax =  ^  maxPmin =  V  срРср,

где Vmin и Ушах— объемы газа  при периодическом изменении р а 
бочего давления от рт ах до Р т т ;  Vcp — средний объем газа  при 
работе насоса; рср — среднее рабочее давление насоса. 

Изменение объема га за  в пневмокомпенсаторе

Д  V  =  V  max V  min — Aq,

где Aq — изменение подачи насоса за один двойной ход.
Отношение A V / V 0 в процессе работы насоса в заданном ре

жиме остается постоянной величиной. Из этого следует, что, со
гласно формуле (XIV.1), неравномерность давления пневмоком

2 ,5 0 ,7

1 1
1,8 2 ,4
3,2 4 ,5
3,2 4,5
1,5 —

0,93 0,97

3,4 1,7



пенсатора можно регулировать давлением закачиваемого г а з а ,  
определяющим энергоемкость пневмокомпенсатора: и = У 0р0.

В зависимости от предельных давлений, определяемых мощ
ностью и подачей насоса, начальное давление в пневмокомпенса
торе устанавливается в диапазоне: 0,25 р '< р 0< 0,8 р", где р' и 
р" — предельное давление соответственно при минимальной (наи
меньшем диаметре сменных втулок) и максимальной (наибольшем 
диаметре сменных втулок) подаче.

Давление в пневмокомпенсаторе стабилизируется по мере при
ближения начального давления газа  к рабочему давлению н а 
соса. При этом достигается максимально возможное выравнива
ние пульсаций давления и скорости жидкости, нагнетаемой в б у 
рильную колонну.

Д ля предохранения газа от утечек и растворения в прокачи
ваемой жидкости пневмокомпенсаторы снабж аю тся разделителем 
диафрагменного либо поршневого типа.

Диафрагменный компенсатор (рис. XIV. 15), широко исполь
зуемый в отечественной и зарубежной практике бурения, состоит 
из толстостенного сферического корпуса 9, крышки 5, штуцера 2  
и эластичной диафрагмы 7. Корпус изготовляется из стального 
литья и после механической обработки имеет гладкую  внутрен
нюю поверхность. Д ля  такелажирования при монтаже и ремонте 
корпус снабжается проушинами. При одинаковой энергоемкости 
сферическая форма его по сравнению с цилиндрической придает 
пневмокомпенсатору компактность, при этом м асса его меньше.

Диафрагма 7, отделяющая верхнюю газовую  полость от ж и д 
кости, поступающей через штуцер, имеет сферическую форму 
с горловиной, уплотняемой в проточках корпуса и крышки 5. 
Крышка затягивается шпильками, ввернутыми в корпус. Д и а 
фрагма изготовляется из прорезиненной ткани и при полной р а з 
рядке пневмокомпенсатора плавно прилегает к  внутренней его 
поверхности. Образование складок и деформирование диаф рагмы 
при этом нежелательны вследствие возможной потери эластич
ности, особенно в условиях низкой температуры.

Отверстие Б пневмокомпенсатора перекрывается конусным 
утолщением диафрагмы. М еталлическая ш айба 8 и диск 6  из 
прорезиненной ткани устраняют возможность выдавливания д и а 
фрагмы в отверстие штуцера 2 и способствуют плотному приле
ганию конуса диафрагмы к штуцеру при вытеснении жидкости из 
пневмокомпенсатора во время остановок насоса. На крышке у с т а 
новлен угловой вентиль 3 для  зарядки пневмокомпенсатора с ж а 
тым газом. Пневмокомпенсаторы заряж аю тся  воздухом, н агн етае 
мым компрессором высокого давления либо азотом, доставляем ы м  
в баллонах.

Давление газа  контролируется манометром 4, снабженным 
вентилем. Манометр включается с помощью вентиля перед п у 
ском насоса для  контроля начального давлен и я  в пневмокамере. 
При работе насоса вентиль закрывается , поэтому манометр п р е
дохраняется от преждевременных поломок, вызываемых п ульса -



Рис. Х1УЛ5. Сферический компенсатор

цией давления в пневмокамере. Из насоса жидкость поступает 
в пневмокомпенсатор через штуцер 2 , затягиваемый шпильками 
10 , которые одновременно сл уж ат  для  крепления пневмокомпен
сатора к фланцу 1 нагнетательного коллектора насоса.

Долговечность диафрагмы зависит от объемов газа  и ж идко
сти при работе насоса, определяемых отношением начального и 
рабочего давлений в пневмокомпенсаторе. При сравнительно не
больших начальных давлениях плоскость перегиба под действием 
рабочих давлений смещается к верхним сечениям корпуса, имею
щим по сравнению со средним сечением меньшую площадь. В ре
зультате этого увеличивается изгиб и амплитуда напряжений 
в деформированных сечениях диафрагмы, вызывающие снижение 
срока ее служ бы . При больших начальных давлениях плоскость 
перегиба см ещ ается вниз и возникает опасность повреждения



диафрагмы от соударений с днищем корпуса. Д л я  устранения 
этого требуется своевременное регулирование начального д а в 
ления. , |

В буровых насосах используются диафрагменные пневмоком
пенсаторы ПК-70-250 и ПК-70-320, геометрические объемы кото
рых равны 70 дм3, а предельные давления соответственно 25 и 
32 МПа.

Поршневой пневмокомпенсатор (рис. XIV. 16) устанавливается 
на фланцах 1 и состоит из цилиндрического полого корпуса 3 , 
втулки 12 и поршня 13. Корпус присоединяется к нагнетатель
ному коллектору 2 через промежуточный фланцевый патрубок 17  
и закрывается крышкой 10. Втулка 12 посредством наружного 
буртика крепится в кольцевых проточках сопрягаемых торцов 
корпуса и патрубка 17. М еж ду  втулкой и корпусом образуется 
кольцевая полость В, сообщающаяся с надпоршневой полостью Е  
втулки. Полости В и Е сл уж ат  для закачки г а з а  и герметизиру
ются резиновыми кольцами 1 1 , предохраняющими газ  от н ар уж 
ных утечек через стыки в соединениях корпуса с крышкой 10 и 
патрубком 17.

Поршень 13 перемещается вдоль втулки и отделяет газовую 
полость пневмокомпенсатора от жидкости, поступающей в под- 
поршневую полость Д  втулки 12 через буферное устройство.



Последнее сл уж и т  для смягчения ударов поршня и состоит из 
штуцера 14  с центральным и боковыми проходными отверстиями, 
резинового амортизатора 15 и металлического кольца 18, удер 
ж иваем ы х в рабочем положении обоймой 16. Распределительный 
кран 6 , бронированный шланг 4 и вентиль 9 служ ат для запол
нения пневмокомпенсатора газом, начальное давление которого 
контролируется манометром 5.

Конструктивная емкость поршневого пневмокомпенсатора, ог
раничиваемая практически приемлемыми размерами поршня и 
втулки, составляет  15 дм 3. Д ля  более эффективного гашения пуль
саций на нагнетательном коллекторе 2 буровых насосов устан ав 
ливают три или четыре параллельно работающих поршневых 
пневмокомпенсатора. Разъемные детали его закрепляются резь
бовыми шпильками. При срабатывании предохранительного к л а 
пана 7 ж идкость  направляется по патрубку 8 в приемные емкости 
насоса.

Поршневые пневмокомпенсаторы менее чувствительны к пере
падам д авлен и я  в нагнетательной линии, так  как  долговечность 
поршня не зависит от его положения в цилиндровой втулке. По 
данным сравнительных испытаний, срок службы поршней больше, 
чем диафрагм. Энергоемкость поршневых пневмокомпенсаторов, 
определяющая степень неравномерности давления, повышается за 
счет более высоких начальных давлений и числа пневмокомпенса
торов, легко объединяемых в одну группу. Указанные преимуще
ства поршневых пневмокомпенсаторов имеют важное значение 
при бурении глубоких скважин и давлениях промывочной жидко
сти, изменяющихся в широком диапазоне.

Недостаток поршневых пневмокомпенсаторов — наличие сил 
трения м е ж д у  поршнем и цилиндровой втулкой, что вызывает из
нос трущихся поверхностей и потерю давления. При значительной 
массе и больших ускорениях поршня возможны его колебания 
в упругой газовой полости, которые способны вызвать усталост
ные разруш ения узлов и деталей пневмокомпенсатора. К недо
статкам  следует  такж е  отнести возможность утечки газа  из-за 
промерзания м ан ж ет  при длительных остановках насоса в зимнее 
время.

§  4. ПРЕДО ХРАНИ ТЕЛЬН Ы Е КЛАПАНЫ

Предохранительные клапаны предназначены для ограничения по
вышения давлен и я  жидкости сверх установленной величины 
с целью предотвращения аварий в насосном агрегате и нагнета
тельной линии от перегрузок, а такж е  обеспечения безопасности 
работ. Предохранительные клапаны действуют эпизодически, на
пример при образовании пробок, ошибочном пуске насоса при з а 
крытых з а д в и ж к а х  и в других подобных случаях, вызывающих 
чрезмерное увеличение давления насосов. Поршневые насосы 
почти не сниж аю т подачу жидкости при возрастании сопротивле
ний в нагнетательной линии. Поэтому в поршневом насосе для 
270



Рис. XIV. 17. Предохранитель- 3 Ч 5 
ный клапан

. безопасного выхода промывочной жидкости в сл уч аях  превыше
ния предельного давления обязательно должен быть предохрани
тельный клапан.

В буровых насосах используются предохранительные клапаны 
диафрагменного (пластинчатого) типа (рис. Х 1У .17), рабочая 
часть которых представляет собой герметично закрепленную  по 
наружному контуру пластину 9, воспринимающую давление про
мывочной жидкости. При повышении давления сверх заданного 
значения диафрагма срезается кромками заж имного  калиброван
ного кольца 11. В буровых насосах используются диафрагмы из 
листовой латуни марки Л 62  толщиной 0,4—0,5 мм и наружным 
диаметром 88±0,5 мм.

Диаметр отверстия зажимного кольца определяется из ус 
ловия

р т 1 2!4  ----- л^йТср, 

откуда
¿  =  4етср/р,

где (I — диаметр отверстия кольца, закрываемого пластиной, мм;
5 — толщина пластины, мм; т сР— предел прочности на срез м а 
териала пластины, МПа; р — предельное давление, М Па.

Согласно опытным данным, установлено, что среднестатисти
ческое значение предела прочности на срез пластин из латуни 
Л62 составляет 2,3 МПа.

Корпус 4 снабжен фланцем для  крепления предохранительного 
клапана к нагнетательному коллектору бурового насоса. Сты
куемые фланцы уплотняются резиновой прокладкой, затягиваемой  
шпильками либо болтами. Д иаф рагм а 9 устан авл и вается  в рас
точке корпуса между резиновой прокладкой 10 и калиброванным 
кольцом 11. С помощью резьбового нажимного ст а ка н а  3, упор
ной 7 и перфорированной 8  втулок кольцо 11  плотно приж има
ется к диафрагме. Упорная втулка ,  снабженная м ан ж етны м  уп 
лотнителем 5 и ручкой 2, предохраняется от проворота дюбе



лем 6 . При срабатывании клап ан а  промывочная жидкость через 
срезанную диафрагму и в тул ку  8 направляется в патрубок 1 и 
далее  по трубопроводу поступает в приемную емкость.

§  5. к и н е м а т и к а  БУРОВЫХ НАСОСОВ

Основная з ад ач а  кинематики буровых насосов — определение пе
ремещения, скорости и ускорения поршня. Кинематическому 
ан ализу  предшествует выбор геометрических параметров криво- 
шипно-шатунного механизма согласно заданным техническим по
казател ям  и характеристике проектируемого насоса. Радиус кри
вошипа принимается равным половине длины хода поршня. Длина 
ш атуна выбирается с учетом возможности проворачивания кри
вошипа, габаритов насоса и у гл а  передачи, образуемого шатуном 
и перпендикуляром к направляющей ползуна. От угла  передачи ц 
зависит усилие в шатуне R, возникающее в результате разложе
ния действующих на ползун сил сопротивлений (рис. XIV. 18).

R =  Ft sin (х.

Угол передачи |л зависит от соотношения длин кривошипа и 
ш атуна. Укорочение шатуна позволяет сократить длину бурового 
насоса, но приводит к уменьшению угла передачи. В связи с этим 
возрастает  усилие в шатуне, что обусловливает необходимость уве
личения площадей сечения и масс звеньев кривошипно-шатун
ного м еханизма. Это неблагоприятно влияет на динамику буро
вого насоса.

Вследствие жесткой кинематической связи, осуществляемой 
посредством штока, движения ползуна и поршня совпадают. По
этому движение поршня описывается формулами, известными из 
кинематики кривошипно-шатунного механизма. При равномерном 
вращении угол поворота кривошипа за промежуток времени t со
ставит

ср =  сot,

где  ф — угол  поворота, рад; со— угловая скорость кривошипа, 
рад/с; t — время, с.

Ползун и поршень при повороте кривошипа на угол ф переме
щаются из крайнего левого положения на расстояние

x =  (r +  Z)— ВО,

где  г — ради ус  кривошипа; I — длина шатуна; BO = BD + DO = 
=  /cos |3 + r cos ф; (3— угол наклона шатуна.

Рис. XIV. 18. С хем а действия сил в кривошипно-шатунном механизме 
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После подстановки значения ВО  получим
X =  r  +  l — (/cosp +  rcoscp) =  r ( l — eos ф) 4 - / ( 1 —  cosP). (X IV .2)

В практических расчетах пользуются приближенной формулой 
перемещения поршня. Из рассмотрения треугольников В А Д  и 
АОД  имеем

г sin ф =  / sin р, 
откуда

sin Р = - j -  sin ф, 

тогда

созр= д/Т— sin2p =  / у/ 1— ^ -^ -э т ф ^ 2 • 

Полученный радикал разлагается  в ряд 

cosP =  / ^ / l — ==; 1—

~ т ( т  s i n 4)) 4— • • ■

В буровых насосах отношение длин кривошипа и ш атуна из
меняется в пределах: гЦ= 1/6-j- l/j5. При r f l=  1 :5 ,  второй член по
лученного ряда достигает наибольшего значения при 8Шф=1 и 
равен 0,02, а третий — 0,0002. Пренебрегая этими членами ряда 
из-за их малой величины, получаем более простую формулу для 
определения перемещения поршня:

дг = г (1 — соэф). (XIV.3)

Из формулы (XIV.3) скорость движения поршня
dx . dw

v =  ~  =  r s m y - ± -  =  m sm (p , (XIV.4)

так  как  d(f/dt = (a.
Ускорение движения поршня

а =  dv/dt =  гсо2 cos ф. (X IV .5)

По аналогии из формулы (XIV.2) можно получить более точ
ные выражения для скорости и ускорения поршня, учитывающие 
длину шатуна:



Эксцентриковый вал образуется путем увеличения размеров 
цапфы, находящейся в точке А , за пределы оси вращения О 
(рис. XIV. 18): R > r, где R —  радиус эксцентрика; г — радиус 
кривошипа.

Р ад и ус  кривошипа в механизме эксцентрика называется э к с 
ц е н т р и с и т е т о м .  Кинематика эксцентрикового механизма от 
диам етра  самого эксцентрика (диска) не зависит и описывается 
формулами, полученными для кривошипного вала.

В идеально работающем насосе жидкость безотрывно следует 
за  поршнем и при бесконечно малом его перемещении dx подача 
насоса

d q = F dx, (XIV.6)

где F =  nd2/4 — площадь поршня.
Т ак  к а к  dx = vdt, то согласно формуле (XIV.4)
dx =  vdt =  reo sin фdt.

П одставл яя  полученное значение dx в выражение (XIV.6), по
лучаем

dq =  F m  sin фЛ =  .Fr sin <pd<p. (XIV.7)

Из уравнения (XIV.7) следует, что при равномерном вращении 
кривошипа подача жидкости, к а к  и скорость поршня, изменяется 
по синусоиде. Объемная подача однопоршневого насоса односто
роннего действия за ход нагнетания

Л л
<7 = j  F r  sin (fd ф = I Fr cos ф | = 2 Fr =  FS,

ó о

где S  = 2 r — ход поршня.
Мгновенные значения подачи определяются текущей скоростью 

поршня
=  Fví —  F m  sin ф£,

где Vi — текущ ая  скорость поршня; ф,- — текущий угол поворота 
кривошипа.

Наибольшего значения мгновенная подача достигает при по
вороте кривошипа на угол л/2:

„  . п  г, п 2л  п 2 nFr
<7max — Г Г (О Sin ------=  ГШ  =  ГГ  ------------= ------------ ,

2 60 Т

где 7  = 60/и — период одного оборота кривошипа.
При значениях угла поворота 0 и я  подача равна нулю:

?min =  F r  sin 0 = 0.

Среднее значение подачи за  один оборот кривошипа ¡



Отношения предельных значений мгновенной подачи к  сред 
ней мгновенной подаче равны:

X imin г\. Я _ Чтах 2 JlFr _ 2 Fr 0 1 4Urnin— —'J, um<ix— — ■ — —0,14:.
9cp Яc p  ‘  T

Отношение разности предельных значений мгновенной подачи 
к средней ее величине характеризует неравномерность подачи и 
называется к о э ф ф и ц и е н т о м  н е р а в н о м е р н о с т и  п о 
д а ч и ,  который для однопоршневого насоса одностороннего дей 
ствия, согласно полученным данным, составляет

б  =  (?ш а х  —  <7min)/<7cp =  3 ,1 4 .  ( X I V . 8 )

В двухпоршневых насосах двустороннего действия коэффици
ент неравномерности подачи определяется по формуле [18]:

* _  0 , 6 4 +  1 ,57  (d/D)2

■ (d/Ö)2
(XIV .9)

где й — диаметр штока; — диаметр поршня.
Значения коэффициента неравномерности подачи двухп орш 

невого насоса двустороннего действия, полученные по формуле 
(Х1У.9), приведены ниже.
<1/0 .......................................................... . 0 , 2  0 ,3  0,4 0 ,5  0 ,6
б ........................................................................  0 ,35  0,41 0,48 0 ,58  0 ,65

Как видно, с увеличением отношения <1/0 коэффициент н ер ав 
номерности подачи возрастает. Из этого следует, что в двухпорш 
невых буровых насосах двустороннего действия неравномерность 
подачи увеличивается с уменьшением диаметра сменных втулок , 
так  как  диаметр штока при этом не изменяется.

§  6. РАСЧЕТ И ВЫБОР ОСНОВНЫХ ТЕХНИЧЕСКИХ 
ПОКАЗАТЕЛЕЙ НАСОСОВ

Подачу, давление и полезную мощность буровых насосов вы би 
рают на основе требований, предъявляемых технологией промывки 
скважин. Исходной является объемная подача, от которой з а в и 
сят эффективность роторного бурения и нормальная работа з а 
бойных двигателей. Установлено, что для эффективной очистки 
скважины и выноса шлама, а т а к ж е  нормальной работы забойных 
гидравлических двигателей скорость восходящего потока бурового 
раствора (в м/с), как  правило, должна соответствовать зн ач е
ниям, приведенным ниже.

Способ бурения .......................................................... Забойные двига- Роторный
Интервал бурения: тели

под кондуктор ................................................. 0 ,3—0,4 0 ,2 —0 ,3
под промежуточную и эксплуатацион-

0 ,5—0,6 0 ,4 —0 ,5
ную колонну ...................................................... ..................... .......................

0 ,6—0,7 0 ,5 —0 ,6
П р и м е ч а н и е .  В знаменателе приведена скорость при промывке водой.



Дальнейшее увеличение скорости восходящего потока сопро
в о ж д ае тся  неоправданным ростом давления насосов и возможным 
снижением механической скорости бурения. При опасностях обра
зования сальников и осыпания горных пород скорость восходя
щего потока в осложненных зонах ствола скважины повышается 
до 1 — 1,2 м/с.

Подача насоса определяется по выбранной скорости восходя
щего потока промывочного раствора (в л/с):

гд е  п — площадь затрубного пространства, м 2; — скорость 
восходящего потока жидкости, м/с; Од — диаметр долота, м.

Р я д  авторов рекомендует определять подачу промывочной 
жидкости по условию:

где  *7уд — удельная подача, л / (с -дм 2) ;  ^ заб — площадь забоя, дм2.
Удельная подача, характеризующая интенсивность промывки, 

выбирается согласно опытным данным. Д ля долот диаметром 
191 мм удельная подача принимается равной 7—8 л / (с -дм 2) и для 
долот диаметром 269—295 мм — 6,5—7 л / (с -д м 2). Рассматривае
мые нормы несколько ниже ранее принятых. Это обусловлено бо
лее совершенной конструкцией современных долот. Результаты 
расчета необходимой подачи по формулам (XIV. 10) и (XIV. 11) 
в ряде случаев не совпадают вследствие различных сочетаний воз
м ожны х размеров труб и долот. Тогда подачу выбирают по боль
ш ем у расчетному значению. При бурении гидравлическими з а 
бойными двигателями величина подачи уточняется согласно тре
бованиям и рабочей характеристике используемого турбобура 
либо объемного винтового двигателя.

Давление на выходе из насоса зависит от потерь давления на 
преодоление гидравлических сопротивлений в манифольде, бу
рильной колонне и затрубном кольцевом пространстве, возникаю
щих при промывке скваж ин . Г и д р а в л и ч е с к и е  с о п р о т и в 
л е н и я  подразделяются на линейные, обусловленные силами тре
ния движущихся частиц жидкости, и местные, обусловленные 
изменениями величины и направления скорости потока. Колонна 
труб  и кольцевое затрубное пространство условно принимаются 
равнопроходными, а гидравлические сопротивления в них относят 
к  линейным. К местным гидравлическим сопротивлениям относят 
потери давления в зам ковы х соединениях бурильных труб, про
мывочных отверстиях долота, проточных кан алах  забойных дви
гателей .

<2 =  /=■ з. п^ж • Ю3; ( Х П Л Ю )

(XIV.11)



П о л н а я ^ п о т е р я  д а в л е н и я  определяется арифметической 
суммой линейных и местных потерь давления в системе ц и р к у л я 
ции промывочной жидкости:

Р — Рм +  Рбт +  рубт +  Рз +  Рд +  Рзд +  Ркп, (X IV . 12)
где р — давление промывочной жидкости на выходе из н ас о с а ;  
Рм, Рбт, Рубт, Рз, Ру, Рзд и Ркп — потери давления соответственно 
в манифольде, бурильных трубах, УБТ, замковых соединениях,, 
долоте, забойном двигателе и кольцевом пространстве.

Разностью статических давлений в практических расчетах п р е
небрегают из-за незначительной разницы плотностей ж и д к о сти  
в бурильной колонне и затрубном пространстве.

П о т е р и  д а в л е н и я  н а  г и д р а в л и ч е с к и е  с о п р о т и в 
л е н и я  в трубах принято определять по формуле Д арси — Вейс- 
баха (в П а ) :

где К коэффициент гидравлического сопротивления; р — п л о т
ность жидкости, кг/м3; /— длина труб, м; й — внутренний д и а 
метр труб, м; и — средняя скорость течения жидкости, м/с.

Гидравлические сопротивления пропорциональны к в а д р а т у  
средней скорости течения жидкости. Поэтому закон сопротивле
ния, устанавливаемый формулой Д ар си —Вейсбаха, принято н а 
зывать законом квадратичного сопротивления. Средняя скорость  
жидкости в трубах

V =  АСЦтР,

где <2 — расход жидкости, м3/с.
Подставляя значение скорости в формулу (Х1У.13), получаем

Если принять а  = 0,81 Kfd5, то формулу (XIV.14) можно з а п и 
сать в следующем виде:

р =  ар Q4,

где а — коэффициент потерь давления.
Согласно полученному выражению, п о т е р и  д а в л е н и й  

в б у р и л ь н ы х  т р у б а х  (в М Па)

Ртр =  a TppQ2/,

где Q подача промывочной жидкости, л/с; / — длина бурильной 
колонны, м.

Значения коэффициентов потерь давления для различных э л е 
ментов системы циркуляции промывочного раствора приводятся 
в технической литературе по технологии бурения и промывки с к в а 
жин {34, 42].

(X IV . 13)

(XIV. 14)
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Рис.- XIV. 19. График изменения показателей промывки при бурении скважины 
глубиной 2700 м

П о т е р и  д а в л е н и я  в с т у п е н я х  т у р б о б у р а

Р т = Р 1 —  Р,

гд е  <2, — расход воды в режиме максимальной мощности, л/с; 
р, — перепад давления в режиме максимальной мощности турбо
бура, МПа.

Значения СЬ и р 1 приводятся в технической характеристике 
турбобуров [11].

Полезная мощность, сообщаемая буровыми насосами пода
ваемой жидкости, вы р аж ается  обычно в киловаттах и определя
ется  зависимостью

= С1р,
гд е  С} — подача насоса, м3/с; р — давление насоса, Па.

Д ля  дальнейшего анализа результаты гидравлических расче
тов промывки удобно представлять в графической форме. На 
рис. XIV. 19 показан один из графиков изменения подачи, давления 
и мощности на отдельных участках ствола скважины глубиной 
2700 м. Как видно, наибольших значений рассматриваемые пара
метры достигают при бурении под кондуктор Ьк и промежуточную 
колонну ¿п- к. На конечных интервалах бурения каждого из рас
сматриваемых участков ствола скважины давление и соответ
ственно мощность насоса достигают наибольших значений в ре
зультате увеличения линейных и местных гидравлических сопро
тивлений. В начале бурения каждого последующего участка 
ствола скважины давление и мощность бурового насоса ступен
чато снижаются в связи с уменьшением расхода промывочной 
жидкости, необходимого для бурения при переходе на долото



меньшего диаметра. Давление при этом уменьш ается пропорцио
нально квадрату  расхода, а мощность насоса — пропорционально 
кубу расхода прокачиваемой жидкости:

Р1 _ (  <?1 У- _ (  Чг V
Ра \ / N 4 \  <32 /

Например, при снижении расхода жидкости в 2 раза (С?2 =  
= <21 /2) давление насоса (р2) уменьшается в 4 раза , а мощ ность 
(Л̂ г) — в 8 раз. Полученные данные свидетельствуют о нестацио
нарном режиме работы буровых насосов. При бурении под ко н 
дуктор и промежуточную колонну мощность, необходимая д л я  про
мывки забоя скважины, может быть в 2—4 раза  больше мощ но
сти, расходуемой при бурении под эксплуатационную колонну. 
Широкий диапазон непрерывно-ступенчатого изменения п а р а м е т 
ров промывки — характерная особенность работы буровых н а 
сосов.

Единичную мощность и число буровых насосов выбирают ис
ходя из гидравлического расчета промывки. Необходимость р е 
зервного насоса обусловлена тем, что вынужденные переры вы  
промывки вследствие выхода из строя бурового насоса могут при
вести к серьезным осложнениям в скваж ине и значительному м а 
териальному ущербу. Для создания надежной системы промывки 
буровые установки обычно снабжаются д в у м я  насосами, при этом  
мощность одного должна быть достаточной для  бурения с к в а 
жины под эксплуатационную колонну:

И п  ^  Л^э. к>

где А̂ п—-полезная мощность насоса; N3. к — мощность, необходи
м ая  для промывки скважины при бурении под эксплуатационную  
колонну.

На наиболее длительном и ответственном интервале бурения 
скважины второй насос используется в качестве резервного, з а 
мещающего рабочий насос в случае его отказа .  После восстанов
ления отказавший насос становится резервным, т. е. готовым д л я  
дальнейшего использования. Таким образом, наличие резервного 
насоса позволяет обеспечить надежную промывку при бурении 
скважины. Бурение под кондуктор и промежуточную колонну з а 
нимает значительно меньше времени, при этом используются д в а  
насоса. Д ля  этого мощность бурового насоса должна быть д о с т а 
точной для того, чтобы при параллельной работе двух  насосов 
обеспечивались подача и давление, необходимое для  бурения под. 
кондуктор и промежуточную колонну:

2ЫП >  Ык; 2Ы„ >  Ы„. К)

где Nк и Л̂ п к — мощности, необходимые д л я  промывки ск в аж и н ы  
при бурении соответственно под кондуктор и промежуточную к о 
лонну.

В этих условиях для  обеспечения нормального процесса б у р е 
ния долговечность быстроизнашиваемых деталей  (наработка на



отказ )  буровых насосов должна превышать время, необходимое 
для  бурения скваж и н ы  под кондуктор и промежуточную колонну. 
Время восстановления работы буровых насосов должно быть 
в пределах, обеспечивающих совмещение профилактических и ре
монтных работ со спуско-подъемными операциями, цементирова
нием кондуктора и промежуточной колонны, когда промывка 
скваж ины  не проводится. При недостаточной долговечности быст
роизнашиваемых деталей надежность системы промывки может 
быть обеспечена за  счет дополнительного резерва буровых насо
сов. Однако такое  решение нежелательно, т ак  как  оно приводит 
к усложнению конструкции и эксплуатации буровой установки.

Согласно ГОСТ 16293—82, двумя основными буровыми насо
сами комплектуются буровые установки 3— 10-го классов, пред
назначенные д л я  бурения скважин глубиной от 1250 до 10 000 м. 
Буровые установки 1-го и 2-го классов для  бурения скважин гл у
биной 600— 1600 м комплектуются одним насосом. Д ля  бурения 
скваж ин глубиной 8000— 12 500 м используются буровые у с та 
новки 11-го класса ,  комплектуемые тремя насосами.

Мощность, потребляемая насосом, суммируется из полезной 
мощности и мощности, затрачиваемой на гидравлические, объем
ные и механические потери в самом насосе. Отношение полезной 
мощности к мощности насоса определяет к. п. д. насоса:

г] =
Д ля дальнейшего анализа рассматриваемую формулу удобно 

представить в следующем виде:

где  г] — к. п. д. насоса; ЫП — полезная мощность насоса; N — мощ
ность насоса; Л̂ин — индикаторная мощность насоса; Т1И — индика
торный к. п. д. насоса; т]м — механический к. п. д. насоса.

Индикаторный к. п. д. насоса учитывает гидравлические и 
объемные потери в насосе

где  р — давление на выходе насоса; <2 — подача насоса; Др — по
тери давления на преодоление гидравлических сопротивлений 
в насосе; Д<2 — потери подачи вследствие утечек в насосе; т]г — 
гидравлический к. п. д. насоса, равный отношению полезной мощ
ности к мощности, затраченной на преодоление гидравлических 
сопротивлений в насосе; т}0 — объемный к. п. д. насоса, равный 
отношению полезной мощности насоса к сумме полезной мощно
сти и мощности, потерянной с утечками.

Подставляя значение индикаторного к.п.д. в формулу (XIV. 15), 
получаем

(XIV. 15)

(р+Лр) (<3+Л<?)
р<2 рО.

(Р +  Ар) <2 (< 2 + Л0 )р  _  ЦгЧ°'
(XIV. 16)



Гидравлический к. п. д., учитыва
ющий потери энергии на преодоление 
гидравлических сопротивлений в на
гнетательном коллекторе и клапанах, 
зависит от конструкции гидравличе
ского блока и в расчетах буровых на
сосов принимается г|г = 0,97.

Объемный к. п. д., учитывающий 
потери энергии от утечек через не
плотности цилиндропоршневой пары, 
уплотнения штоков, а такж е  от утечек 
в результате запаздывания посадки 
клапанов, принимается г)о = 0,97.

Механический к. п. д. учитывает 
потери энергии на трение в подвиж
ных элементах приводного и гидрав
лического блоков бурового насоса. На 
рис. XIV.20 приведена конструктив
ная схема насоса с указанием значе
ний к. п. д. его типовых кинематиче
ских пар. Согласно рассматриваемой 
конструктивной схеме, механический 
к, п. д.

11м =  'ПхЛа'ПзЛлЛбЛв »  0 ,8 5 ,

где т}1 = 0,99 — к. п. д. трансмиссион
ного вала на подшипниках; т]2 = 0,98— 
к. п. д. зацепления; == 0,99 — к. п. д. 
кривошипного вала  на подшипниках; 
г|4 = 0,98 — к. п. д. подшипника боль
шой головки шатуна; r]s — 0,97 — к. п. д. крейцкопфа; rie = 0,93 — 
к. п. д. поршня с уплотнителем штока.

В этом случае к. п. д. бурового насоса
Г] = 11ГГ10Т1М =  0,97 • 0,97 • 0,85 =  0,993 • 0,993 • 0,9916 =  0,9922 = 0,8.

Мощность насосного агрегата  — мощность, потребляемая н а 
сосным агрегатом или насосом, в конструкцию которого, кроме 
насоса, входят двигатель и узлы трансмиссии:

•^на =  N/тМтр,

где г|Тр — к. п. д. трансмиссии насосного агрегата .
В результате неполного заполнения рабочих камер насоса его- 

подача оказывается меньше суммарного расчетного изменения 
рабочих камер насоса, выражающего идеальную подачу QH, на 
некоторую величину AQH. Эти потери подачи учитываются к о э ф 
ф и ц и е н т о м  н а п о л н е н и я

а„ = (QH — AQ„)/Q„.

Рис. Х1У.20. С хема распреде
ления механического к. п. д. б у 
рового насоса



Коэффициент наполнения не влияет на к. п. д. насоса и в рас
четах принимается равным 0,9. Совместные потери, связанные 
с  утечками и наполнением цилиндров, учитываются к о э ф ф и ц и 
е н т о м  п о д а ч и ,  определяемым отношением подачи насоса <2 
к  его идеальной подаче <2И:

„ Q Си ДФн Ч _г/ п■оьнЧо-
Фи

В полученном выражении а н учитывает потери подачи вследствие 
недоиспользования возможностей насоса, а г̂ о — мощность, поте
рянную в результате утечек.

На рис. Х1У.21 показаны кривые, характеризующие изменение 
подачи, к. п. д. и мощности от перепада давления при неизменной 
частоте ходов поршня насоса. Штриховая линия соответствует 
идеальной подаче, равной сумме фактической подачи и утечек. 
Фактическая подача с увеличением перепада давления практиче
ски снижается по линейной зависимости. Это свидетельствует
о линейном увеличении утечек с повышением перепада давления. 
Кривая изменения фактической подачи вы раж ает  характер изме
нения объемного к. п. д., величина которого при номинальном ре
жиме работы насоса равна 0,96—0,98.

Мощность насоса возрастает пропорционально перепаду д а в 
ления, а к. п. д. насоса сохраняется почти постоянным при сравни
тельно большом диапазоне давлений. При режимах, близких 
к холостому, к. п. д. снижается в результате уменьшения полезной 
мощности до уровня, близкого к ее потерям. При чрезмерном 
увеличении давления наблюдается заметное понижение к. п. д. на
соса вследствие возрастающих утечек.

Основные параметры буровых насосов, установленные ГОСТ 
€031—81, приведены в табл. Х1У.2.

Буровой двухпоршневой насос обозначается НБ-600, а трех
поршневой — НБТ-600, перед обозначением насоса допускается 
представлять шифр завода-изготовителя, например УНБТ-950 — 
изготовитель Уралмаш завод.



Типоразмер
насоса

Н аибольш ая 
объемная подача. 

М'7ч (дмэ/с) 
(предельное 
отклонение 

±10 %)

Наибольшее 
давление 

на выходе. 
МПа

П о л езн ая  
м ощ ность 

н асо са , к В т

Мощность 
насоса, кВ т  
(предельное 
отклонение 

±10 %)

НБ-32 32 (9) 4 25 32
НБ-50 40 (11) 6,3 40 50
НБ-80 80 (14) 10 63 80
НБ-125 63 (18) 16 100 125
НБ-190 80 (22) 20 150 190
НБ-235 100 (28) 20 190 235
НБ-300 125 (35) 20 235 300
НБ-375 125 (35) 20 300 375
НБ-475 160 (45) 25 375 475
НБ-600 160 (45) 25 475 600
НБ-750 160 (45) 32 600 750
НБ-950 160 (45) 32 750 950
НБ-1180 160 (45) 40 950 1180

§ 7. КОНСТРУКТИВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ

Конструктивные параметры буровых насосов выбираю т с учетом 
норм и требований, установленных ГОСТ и ОСТ на конструктив
ное исполнение основных узлов гидравлического и приводного 
блоков насосов. Выполнение требований стандартов  устраняет 
излишнее многообразие конструкций узлов и детал ей  и способ
ствует повышению качества и надежности насосов.

Один из важных вопросов при проектировании насосов — вы 
бор оптимального сочетания длины, числа ходов и диаметра пор
шня, обеспечивающих заданную подачу, которая определяется п а  
формулам:

для  двухпоршневого насоса двустороннего действия 

д  =  К ^  = а (2/7- ^ Р ~ >  (XIV. 18)

для трехпоршневого насоса одностороннего действия
^  3 /71>сг)
® =  а ~ 1 Г  =  а ~ Т ^ '  (XIV. 19)

где С} — подача насоса, л/с; а  = 0,9 — коэффициент подачи; Б — 
площадь поперечного сечения поршня, дм2; / — площадь попереч
ного сечения штока, дм 2; 5  — длина хода поршня, д м ;  п — частота 
ходов поршня, мин1-; у ср = 25я/60 — средняя скорость поршня, дм/с., 

С увеличением скорости поршня возрастает износ и соответ
ственно уменьшаются сроки службы цилиндровых втулок, порш
ней и других деталей, контактирующих с промывочным рас 
твором. В связи с этим по принятым в отечественной практике 
нормам средняя скорость поршня буровых насосов не должна



превышать 1,6 м/с. В целях ограничения динамических нагрузок 
максимальное ускорение поршня не должно превышать 14 м/с2. 
В современных насосах рассматриваемые параметры составляют: 
£/г = 20—32 м/мин-1 или Уср = 0,7— 1,2 м/с; 8п 2=  1300—2100м/мин-2 
или а тах = 8— 14 м/с2. .

О п ы т  п оказы вает ,  что для длинноходовых насосов ( ¿ > 4 и и м м )  
число ходов ограничивается допускаемой средней скоростью пор
шня, а д л я  короткоходовых — максимально допускаемым ускоре
нием. Д л и н у  хода поршня рекомендуется выбирать из следую
щего ряда  предпочтительных чисел: 80; 100; 125; 160; 200; 250; 
280; 320; 360; 400; 450; 500 мм.

В зависимости от выбранной длины хода по допускаемым ско
рости и ускорению определяют частоту хода поршня. Д ал ее  по 
заданной подаче, согласно формулам (Х1У.18) и (ХГУ.19), вы 
числяют ди ам етр  поршня:

для двухпорш невых насосов двустороннего действия

где йш — д и ам етр  штока, дм.
Д иам етры  поршней, наружные и внутренние диаметры цилин

дровых в тул о к  должны соответствовать значениям следующего

Длина цилиндровой втулки 

I =  Б 1п
где 1„ — д лина поршня, мм; А/ — запас длины.

Запас  длины цилиндровой втулки Д/ = 30-^-50 мм используется 
д л я  заходной фаски, а такж е  д л я  подтягивания изношенного уп
лотнения (в  случае нежесткого крепления втулки) и компенса
ции возможного удлинения штока при неполном свинчивании его 
составных частей. Наиболее распространены цилиндровые втулки 
длиной 590 и 630 мм, наружным диаметром соответственно 230 
и 200 мм, используемые в буровых двухпоршневых насосах д ву 
стороннего действия. Трехпоршневые насосы одностороннего дей
ствия, имеющие более короткий ход (250—300 мм) и меньшую 
длину поршня, снабжаются втулками  длиной 350—400 мм.

Внутренний диаметр цилиндровых втулок изменяется за счет 
толщины их стенки. В двух- и трехпоршневых буровых насосах 
используются втулки внутренним диаметром 120; 130; 140; 150; 
160; 170; 180; 190; 200 мм. Глубину упрочненного слоя выбирают 
с  учетом допускаемого износа цилиндровых втулок. При чрезмер
ном износе возрастают зазоры м еж ду поршнем и втулкой, что 
приводит к резкому снижению коэффициента подачи, особенно

(ХГУ.20)

для  трехпоршневых насосов одностороннего действия
(Х1У.21)

ряда чисел: 60; 70; 80; 90; 100; 110; 120; 125; 130; 140, 150, 160, 
170; 180; 190; 200; 210; 220; 230; 240; 250; 260; 270; 280 мм.



заметному при высоконапорных режимах работы насоса. Поэтому 
величина предельно допускаемого износа втулок сн иж ается  по 
мере увеличения давления на выходе насоса.

Давление на выходе насоса,
•^Па • • ; ......................................  <"7 7— 14 14—21 21—28
Д опускаемый диаметральный
износ> м м ........................................... 3 ,8 —2,4  2 ,4—1,6 1,6— 1,2 1,2—0 ,8

Из приведенных данных следует, что рабочую поверхность ци
линдровых втулок, используемых для  работы при больших д а в 
лениях, следует упрочнять на сравнительно небольшую глубину. 
Упрочненный слой этих втулок должен отличаться повышенной 
износостойкостью, так как с увеличением давления скорость из
носа возрастает в степенной зависимости.

Диаметры всасывающего и нагнетательного коллекторов оп
ределяются по наибольшей подаче насоса. По условию неразрыв
ности потока имеем

= п 4  я <а
4 0 г» у

4

где dB и d-H • диаметры всасывающего и нагнетательного коллек
торов; ив и vH средние скорости жидкости во всасываю щ ем и 
нагнетательном коллекторах.

Скорости жидкости во всасывающем и нагнетательном кол
лекторах буровых насосов принимаются в пределах ив =1-=-2 м/с; 
ун=1,5ч-2,5 м/с. Максимальные скорости допускаю тся при усло
вии обеспечения достаточного подпора на всасываю щ ей линии 
насоса.

Диаметры штоков поршня и ползуна определяют из расчета 
на прочность и приводят в соответствие со значениями следую
щего ряда чисел: 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 55; 60; 65; 70; 80; 85; 
95; 100; 110; 120; 125; 130; 140; 150; 160; 170 мм.

Высота подъема клапана определяется из условия безудар 
ной посадки тарели на седло клапана: hmaxn<^ 1200— 1300, где 
hmах допускаемая высота подъема тарели клапан а , мм; п —-ча
стота ходов поршня, мин-1.

Значения hn установлены с учетом увеличения площади сопря
гаемых поверхностей тарели и седла. Опытные работы ВНИИНеф- 
темаша показали, что при этом увеличивается демпфирующая 
прослойка жидкости, противодействующая уд ар у  тарели при по
садке на седло клапана. Диаметр клапана рассчитывают по пло
щади проходного сечения, необходимой для перемещения ж и дко 
сти с заданной скоростью. При полном открытии клапан а  пло
щадь проходного сечения у  горловины конического седла 
(рис. XIV.22)

/пр =  те/кл/гтах sin a ,  (XIV.22)
где dKll диаметр горловины седла клапана; hmax — высота подъ
ема клапана; а  — угол м еж ду  образующей и осью конуса (для 
клапанов буровых насосов принимается равным 60 или 45°).
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Р асход  жидкости в клапане изменяется согласно графику из
менения мгновенной подачи поршневого насоса. По  ̂ условию не
разрывности потока жидкости, вытесняемой из одной рабочей к а 
меры, имеем

Рпш = ^ ,  <Х1У'23>
где /•’п —  площадь поршня, м2; г — радиус кривошипа, м, V 
условная  средняя скорость потока жидкости в проходном сечении
горловины клапана, м/с.

П о д ставл яя  значение /пр в уравнение (Х1У.23) и решив его- 
относительно й, получим формулу для определения диаметра к л а 
пана:

й  = Р г с а / т тгх эт а . (Х1У.24)

В современных насосах преимущественно используются к л а 
паны диаметром 145 мм. Средняя скорость потока жидкости 
в проходном сечении клапана колеблется в пределах 5 15 м/с. 
С увеличением диаметра поршней возрастает подача насоса и со
ответственно скорость потока проходящей через клапан жидко
сти. Поэтому диаметр клапан а рассчитывается по наибольшей 
подаче насоса и условной скорости потока 10— 15 м/с. По полу
ченному в результате расчета диаметру выбирают типовую кон
струкцию клапана (ОСТ 26 -02-1138-75) и присоединительные 
размеры  клапанной коробки (ОСТ-26-02-1129—75).

Г л а в а  XV
Ц И Р К У Л Я Ц И О Н Н А Я  СИСТЕМА  
БУРОВОЙ УС ТАНОВКИ

§ 1. НАЗНАЧЕНИЕ И ОСНОВНЫЕ ТРЕБОВАНИЯ

Циркуляционная система буровых установок включает в себя 
наземные устройства и сооружения, обеспечивающие промывку 
скваж ин  путем многократной принудительной циркуляции буро
вого раствора по замкнутому кругу: насос — забой скважины 
насос Многократная зам кн утая  циркуляция дает  значительную 
экономическую выгоду благодаря сокращению расхода химиче
ских компонентов и других ценных материалов, входящих в состав 
буровых растворов. Важно так ж е  отметить, что замкнутая цир-



куляция предотвращает загрязнение окружающей среды стокам и  
бурового раствора, содержащего химически агрессивные и т о к 
сичные компоненты.

Циркуляционные системы буровых установок состоят из в з а и 
мосвязанных устройств и сооружений, предназначенных д л я  в ы 
полнения следующих основных функций: приготовления буровы х 
растворов, очистки бурового раствора от выбуренной породы и 
других вредных примесей, прокачивания и оперативного р егули 
рования физико-механических свойств бурового раствора. В со
став циркуляционной системы входят такж е  всасываю щ ие и н а 
порные линии насосов, емкости д л я  хранения раствора и необхо
димых для  его приготовления материалов, ж елоба, отстойники, 
контрольно-измерительные приборы и др. Циркуляционные си
стемы монтируются из отдельных блоков, входящих в комплект 
поставки буровых установок. Блочный принцип изготовления 
обеспечивает компактность циркуляционной системы и упрощ ает 
ее монтаж и техническое обслуживание.

Важнейшие требования, предъявляемые к циркуляционным си
стемам буровых установок,— качественное приготовление, конт
роль и поддержание необходимых для  данных геолого-техниче- 
ских условий состава и физико-механических свойств бурового 
раствора. При выполнении этих требований достигаются высокие 
скорости бурения и в значительной мере предотвращаются многие 
аварии и осложнения в скважине.

Производительность установок для  приготовления бурового 
раствора определяется из условий, обеспечивающих своевремен
ное пополнение запасов бурового раствора:

<г =  У +  Кп,
где (2 — производительность установок для приготовления буро
вого раствора, м3/ч; V — объем выбуренной породы за  1 ч, м 3; 
Уп — потери бурового раствора за  1 ч в результате поглощений 
в скважине и утечек при очистке бурового раствора от вы бурен 
ной породы, м3.

Примерный объем Ур бурового раствора, необходимый д л я  
проводки скважины без учета поглощений и потерь за  счет филь
трации:

Ур — VСКЪ +  Уп >

где Ускв — наибольший объем скважины, м3; У„ '— потери буро
вого раствора при проводке скваж ины , м3.

Потери Vп' возрастают с увеличением объема выбуренной по
роды и утечек бурового раствора при его очистке.

На забое и в открытом стволе скважины буровой раствор з а 
грязняется обломками выбуренной породы, глинистыми и твер 
дыми частицами. Чрезмерное содержание в нем тверды х и грубы х  
глинистых частиц приводит к снижению скоростей бурения. У с
тановлено, что при увеличении содержания твердой фазы в  р а с 
творе на 1 % показатели работы долот снижаются на 7— 1 0 % .



Вследствие абразивного действия твердых частиц ускоряется из
нос и соответственно возрастает расход узлов и деталей насосов, 
вертлюгов и забойных двигателей. В результате этого увеличи
ваю тся трудовые и материальные затраты на ремонтные работы, 
что отрицательно влияет на технико-экономические показатели 
бурения. Поэтому очистные устройства должны обеспечить тща
тельное удаление выбуренной породы и других загрязнений, со
держ ащ и хся  в буровом растворе. Опыт показывает, что для под
д ер ж ан и я  оптимального состава бурового раствора в нем не 
долж н ы  содержаться частицы выбуренной породы, песка и ила 
размером 5 мкм и более. Пропускная способность очистных уст
ройств долж на быть не менее наибольшей подачи насосов.

В числе требований, предъявляемых к циркуляционным си
стем ам , важное значение имеют механизация и автоматизация 
процессов приготовления и очистки буровых растворов. Исключе
ние тяж елого  и малоквалифицированного ручного труда при вы
полнении этих трудоемких процессов имеет не только производ
ственное, но и важное социальное значение, т ак  к ак  преобразует 
работу буровиков, д ел ая  ее более производительной и привлека
тельной.

§  2 . УСТРО Й СТВА Д Л Я  ПРИГОТОВЛЕНИЯ И УТЯЖ ЕЛЕНИЯ 
БУРО ВЫ Х  РАСТВОРОВ

Устройства для приготовления и утяжеления буровых растворов 
по принципу действия дел ятся  на механические и гидравличе
ские. В связи с возрастающим применением порошкообразных 
м атериалов  в последние годы преимущественное распространение 
получили гидравлические устройства. По сравнению с механиче
скими глиномешалками они обладают более высокой производи
тельностью, обеспечивают необходимое качество буровых раство
ров и экономное расходование материалов для их приготовления. 
Положительно зарекомендовали себя гидроэжекторные смесители 
блоков приготовления бурового раствора (Б П Р).

Выносной гидроэжекторный смеситель 9  (рис. XV. 1) представ
л яет  собой струйный аппарат, в котором для образования гидро
смеси порошкообразных материалов используется кинетическая 
энергия жидкости. Буровые насосы под давлением не более 
4 М П а нагнетают жидкость по трубе 12  в сопло 11 смесителя, 
снабженного сменными штуцерами диаметром 30 мм для  работы 
с глинопорошками и диаметром 20 мм для работы с утяжелите
лями. Вследствие сужения струи скорость жидкости в сопле уве
личивается , а давление падает . Из сопла жидкость с пониженным 
давлением  поступает в к ам ер у  всасывания.

В результате создаваемого разряжения в камеру всасывания 
из силоса 1 по шлангу 7 засасы вается порошкообразный мате
риал, который увлекается жидкостью в камеру смешения и далее 
в конически расходящийся насадок (диффузор). При прохожде
нии по диффузору скорость потока уменьшается, а давление воз-



Рис. X V .!. К онструктивная схема блока приготовления буровых раство р ов

растает и полученный раствор по патрубку 10  сливается в п рием 
ную емкость циркуляционной системы. За один цикл смеш ения 
плотность раствора возрастает на 0 ,3—0,35 г/см3. При н ед о ста 
точной плотности полученного раствора проводится повторное 
смешение. Гидроэжекторный смеситель имеет относительно низ
кий к. п. д., однако обладает высокой надежностью б л аго д ар я  от
сутствию подвижных частей.

Блоки для  приготовления бурового раствора рассчитаны д л я  
работы с бестарными и затаренными глинопорошками. О сновная 
масса глинопорошков доставляется автоцементовозами и под 
действием сжатого воздуха перегружается по трубе 3 в силос 1. 
Перед подачей в гидроэжекторный смеситель порошкообразные 
материалы разрыхляются воздухом, нагнетаемым в силос по а э р о 
дорожкам 6  системы аэрирования 5. Избыточный воздух в ы н о 
сится в атмосферу через фильтр 2, установленный на кр ы ш к е  
силоса. Н ижняя часть силоса имеет конусообразную ф орму и 
снабжена разгрузочным устройством 4, регулирующим подачу м а 
териала в гидроэжекторный смеситель. Материалы, используемые 
в небольших количествах, доставляю тся в затаренном виде и з а 
сыпаются в воронку 8, из которой поступают в камеру см еш ения 
гидроэжектора. Воронка снабжена разгрузочным клапаном д л я  
регулирования подачи материала.



В циркуляционной системе буровых установок применяются 
блоки БПР-70 и БПР-40. Блоки БПР-70 имеют цельнометалли
ческие силосы с пневматическим разгрузочным устройством. 
В блоках БПР-40 силосы имеют телескопическую конструкцию. 
В транспортном положении верхняя часть силоса опускается и 
б л агодаря  этому облегчается перевозка всего блока. В рабочем 
положении верхняя часть силоса под действием сжатого воздуха 
поднимается и закрепляется фиксаторами.
Основные технические данные блоков приготовления бурового раствора
М одель блока ..............................................................................  БПР-70 БПР-40
П роп ускная способность устан о вки , м3/ч:

при приготовлении бурового раствора из гли-
нопорошков .........................................................................  100 60
при утяжелении бурового р а с т в о р а ...................  50— 100 30—60

П лотность приготовляемого раствора, г/см3
из бентонитовых глинопорошков ........................ 1,05— 1,08
из местных глинопорошков .................................. 1,02— 1,3
утяж еленного ....................................................................  1,3—2,3

Тип силосов ..............................................................................Цельный Телескопический
Объем силоса, м3 ....................................................................  35 20
Ч исло силосов в блоке ......................................................  2 2̂
Способ загрузки  силосов порошками ........................ Пневматический
Смесительное у с т р о й с т в о ......................................................  Гидроэжектор
Д авление жидкости на входе эж ектора, МПа . . 2—2,5
Габариты  блока, мм:

д л и н а ........................................................................................ 6300 7500
ширина ...................................................................................  3300 2800
высота в рабочем п о л о ж е н и и .................................. 8000 7200
высота в транспортном положении ...................  8000 4000

Благодаря механизации процессов погрузки и выгрузки гли
нопорошков пропускная способность БПР более чем в 1,5 раза 
превышает пропускную способность ранее разработанных уст
ройств для приготовления буровых растворов, к числу которых 
относятся:

УПР-Р-2 — установка для  приготовления раствора, снабжен
н ая  эжекторным и д вум я  гидромониторными смесительными уст
ройствами;

ГДМ-1 — гидравлическая мешалка эжекторного типа; 
ГСТ-гидромониторный смеситель «Татбурнефти» или Папиров- 

ского;
ФСМ-3 — фрезерно-струйная мельница;
МГ2-4 — механическая глиномешалка.
Гидравлический диспергатор ДГ-1 (рис. ХУ.2) используется 

д л я  тонкого измельчения твердых и жидких фаз бурового раст
вора. Он состоит из камеры  2, входной дугообразной трубы 1 и 
сливного патрубка 4. На концах входной трубы с помощью на
кидных гаек  установлены сменные насадки 3 из твердых спла
вов либо металлокерамических материалов. Диаметр насадок вы
бирают в зависимости от подачи буровых насосов, используемых 
д л я  нагнетания бурового раствора в диспергатор:
П одача буровых насосов, л/с 16 20 24 28 32 38
Д иаметр  насадок, м м .................... 11 — 12 12— 13 14 14 15 15 16 17



Рис. ХУ.2. Гидравлический дис- 
пергатор

Рис. ХУ.З. Гидравлический пе- 
ремешиватель

Встречные высокоскоростные потоки раствора, выходящие из 
насадок 3, приводят к гидродинамической кавитации. У л ь т р а 
звуковые колебания, создаваемые в кавитирующем растворе, у с и 
ливают диспергирование твердых и ж идких фаз.
Техническая характеристика диспергатора ДГ-1
Рабочее давление, МПа ...................................................................................  12 15
Подача по готовому буровому раствору, м3/ч ................................... 15—20
Диаметр насадок, м м ............................................................................................. 9 , 11, 13, 16
Масса, к г .....................................................................................................................  ’ 76 ’

В приемных емкостях циркуляционной системы устан авли ваю т 
гидравлические и механические перемешиватели, обеспечивающие 
равномерное распределение компонентов бурового раствора и 
предотвращающие его расслоение.

Гидравлические перемешиватели действуют подобно ги д р о 
монитору. Раствор посредством бурового либо центробежного н а 
соса подается в приемный патрубок 1 (рис. ХУ.З) гидравлического 
перемешивателя. Оттуда раствор поступает в ствол 2, в р а щ а ю 
щийся на шарикоподшипниках замкового типа. М еж ду приемным 
патрубком и стволом установлены уплотнения, предотвращающие 
утечку и попадание раствора в подшипники. На конце ствола при 
помощи накидной гайки 3 устанавливается конически сх о д ящ аяся  
насадка 4 для  повышения скорости, дальности действия и силы  
удара струи раствора, выбрасываемого из ¿твола.



Рис. ХУ.4. Механиче
ский перемешиватель с 
турбинно - пропеллерной 
мешалкой

На рис. ХУ.З показана конструкция самовращающегося переме- 
шивателя ПГС. Реактивная  пара сил, возникающая при высоко
скоростном истечении раствора из насадок 4, расположенных на 
противоположно направленных колонках 6, приводит во вра
щение крестовину 5. Б лагодаря этому перемешивание и размыва
ние сгустков происходят по всему объему бурового раствора.

Гидравлический перемешиватель 4УПГ имеет ручное управ
ление поворотом ствола в двух  взаимно перпендикулярных на
правлениях. Перемешиватели типа ПГ в отличие от 4УПГ снаб
жены устройством д л я  фиксации направления струи.

Техническая характеристика гидравлических перемешивателей
Тип п е р е м е ш и в а т е л я ....................  ПГС 4УПГ
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Наибольшее рабочее давление,
МПа ...................................................... 4 4 6
Диаметр насадки, мм . . . .  20, 25, 16, 20, 20, 25 , 30

30, 40 30, 40
Объемная подача, л/с . . . .  — 15—20 —
Высота, мм .......................................  1777 2200 2000
М асса, к г ............................................  38 33,5 23 ,8

Механический перемешиватель (рис. ХУ .4) , состоящий из 
мотор-редуктора 1, вала  4 и мешалки 5, устанавливается на р ам е  
2, которая крепится болтами к верхней площадке емкости д л я  б у 
рового раствора. Вал составной конструкции вращ ается на кони
ческих подшипниках 3, установленных в стакане 7 и защищен
ных от попадания раствора кожухом 6. М еш алка располагается 
на небольшом расстоянии от дна емкости и при вращении создает  
потоки, перемешивающие буровой раствор и препятствующие 
осаждению утяжелителей. Турбинно-пропеллерные меш алки 
в перемешивателях ПЛ создают перекрестные потоки, усиливаю 
щие перемешивание бурового раствора. Лопастные меш алки, 
применяемые в перемешивателях ПМ, обладают менее эффек
тивным действием.
Техническая характеристика механических перемешивателей
Тип перемешивателя . .
Мощность привода, кВ т 
Частота вращения ме
шалки, об/мин . . . .
Диаметр мешалки, мм
Тип мешалки ....................
Число лопастей . . . .
Габариты, мм .................... 700X1320X 2700 1240X 1320X 2700 1430 X 950X 3260

ПЛ1 ПЛ2 ПМ
5,5 3 5,5

130 60 45
700 1240 950

Турбинно-пропеллерная Лопастная
3X 4 6X 6 6

§ 3. ОЧИСТНЫЕ УСТРОЙСТВА ЦИРКУЛЯЦИОННОЙ СИСТЕМЫ

Очистка буровых растворов осуществляется путем последователь
ного удаления крупных и мелких частиц выбуренной породы и 
других примесей, содержащихся в поступающем из скважины б у 
ровом растворе. Д ля  полной очистки буровых растворов ц иркул я 
ционные системы оборудуются комплексом очистных устройств. 
Первичная очистка проводится вибрационными ситами, посред
ством которых удаляются крупные частицы (размером более 
75 мкм). Мелкие частицы вредных примесей удаляю тся посредством 
пескоотделителя (40 мкм), илоотделителя (25 мкм) и центрифуги 
(5 мкм), используемых на последующих ступенях очистки [8].

На вибрационных ситах частицы выбуренной породы просеива
ются через сито под действием вибраций, которые создаю тся 
эксцентриковым (рис. XV.5, а) либо инерционным (рис. XV.5 б) 
вибратором. Привод вибратора состоит из электродвигателя и 
клиноременной передачи. В последние годы преимущественно р а с 
пространены инерционные вибраторы, позволяющие сравнительно 
просто регулировать амплитуду колебаний путем изменения поло
жения дебалансов 1 (рис. XV. 5, б). Частицы бурового раствора , 
превышающие размеры ячеек сетки вибросита, оседают на ней



Рис. XV.5. К онструктивны е схемы вибросит

и по транспортному желобу сбрасываются в отвал (шламовый 
ам бар) . Очищенный раствор, пройдя через ячейки сетки, посту
пает в приемные емкости циркуляционной системы.

По числу вибрирующих рам различают одинарные, сдвоенные 
и строенные вибросита с одно-, двух- и трехъярусными горизон
тально либо наклонно расположенными ситами (рис. XV.5, в). 
Вибрирующие рам ы  комплектуются индивидуальными вибрато
рами и выравнивателями для равномерного распределения раст
вора по ширине сита. В многоярусных виброситах буровой раствор 
из скважины поступает на верхнее сито с более крупными ячей
ками, а затем  на нижние с меньшими ячейками. В результате воз
растает производительность на единицу поверхности сита и одно
временно уменьш ается его износ.

Д ля  буровых растворов высокой вязкости эффективность очи
стки возрастает с увеличением амплитуды вибраций и угла на
клона сита. Многоярусные вибросита снабжаются устройством 
для  независимой регулировки угла наклона сит. Д ля смягчения 
ударов и защ иты от больших нагрузок виброрама подвешивается 
к опорной раме на спиральных пружинах либо резиновых аморти
заторах. Колебание виброрамы происходит по замкнутой круго
вой либо эллиптической траектории. Предпочтительно встречное 
движение виброрамы и бурового раствора, способствующее само- 
очистке сита. Д л я  восстановления пропускной способности вибро
сита застрявшие частицы удаляются путем периодической про
мывки сетки водой либо продувкой сж аты м  воздухом,



Пропускная способность и глубина очистки бурового раствора 
зависят от световой поверхности и размера ячеек  сетки. Наиболь
шую световую поверхность имеют плетеные сетки из стальных 
проволок либо капроновых нитей. Долговечность сетки зависит 
от износостойкости и коррозионно-усталостной прочности исполь
зуемых проволок и нитей, а  т ак ж е  от равномерности натяжения 
сетки в вибрирующей раме. С увеличением толщины проволок 
возрастают их прочность и износостойкость. Однако при этом 
уменьшается световая поверхность сетки и соответственно про
пускная способность вибросита.

В виброситах применяются сетки, у  которых размеры ячеек 
в свету составляют: 0,16X0,16; 0,2x0,2; 0,25x0,25;  0,4X0,4; 0 ,9Х  
Х0,9 мм. В ряде стран сортамент сеток устан авли вается  по числу 
отверстий, приходящихся на единицу длины либо площади сетки. 
При выборе размера ячеек сетки учитывают необходимую степень 
очистки, пропускную способность вибросита и плотность бурового 
раствора.

К вибрирующей раме сетка крепится при помощи кассеты либо 
двух барабанов, расположенных по концам рам ы . На один из 
барабанов сетка наматывается с запасом длины, используемым 
для перепуска поврежденных при эксплуатации участков рабочей 
поверхности сетки. Кассетное крепление обеспечивает равномер
ное натяжение сетки в продольном и поперечном направлениях. 
Волнистость рабочей поверхности сетки и неплотное его примы
кание к вибрирующей раме приводят к преждевременным по
вреждениям. Вибросита лучших образцов позволяют полностью 
очистить буровые растворы от частиц размером более 0,125 мм 
и удалить при этом до 50 %, выбуренной породы.
Техническая характеристика вибросит  [5]

Тип вибросита .........................................................................  ВС-1 ВС-2
Минимальный размер полностью удаляемы х час
тиц, м м ............................................................................................  0 ,16  0,16
М аксимальная пропускная способность (в м3/с) при 
размере ячеек 0 ,16X 0,16  мм и промывке:

водой .......................................................................................  0 ,038  0,028
утяжеленным раствором плотностью не ниже
1,6 г/см3 ................................................................................... — 0,015

Число вибрирующих рам .................................................  1 1
Число сит ................................................................................... 2 2
Расположение сит .................................................................... П оследователь- Д вухъярусное

ное, горизон- горизонталь- 
тальное и на- ное 
клонное

Рабочая поверхность (в м2) при ширине сита 1000 
и 1300 мм:

первого (верхнего) яруса ........................................ 1,8/2,67 1,4/2
второго (нижнего) я р у с а ............................................  — 1,4/2

Тип вибратора .........................................................................  Инерционный
Частота вибраций, Гц ........................................................... 18,9
Амплитуда вибраций, мм .................................................  3 ,5  4
Мощность электродвигателя, к В т ..................................  3 4
Габариты, м ............................................................................... 3 X 1 ,85X  1,64 3 X 2 ,2 X 1 ,8
М асса, т 2 ,2  3



Очищенная 
промывочная 
жид кисть
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Рис. XV.6 . К онструктивная схема 
гидроциклона

Последующая более тонкая очи
стка буровых растворов осуществ
ляется гидромеханическим спосо
бом. Д ля  этого в песко- и илоотде- 
лителях применяются конические 
гидроциклоны.

В гидроциклон 1 (рис. ХУ.6) 
буровой раствор подается под д авле 
нием по питающей насадке 4. Бла
годаря тангенциальному располо
жению питающей насадки и высо
коскоростному истечению буровой 
раствор интенсивно вращается от
носительно оси гидроциклона. Наи
более крупные и тяжелые частицы, 
содержащиеся в буровом растворе, 
отбрасываются центробежными си
лами во внешний поток раствора, 
образующийся в пристенной зоне 
конуса 2. Опускаясь по винтообраз
ной траектории до вершины конуса, 

частицы удаляю тся  через шламовую насадку 3 в находящийся 
под гидроциклоном шламосборник.

М елкие частицы, обладающие недостаточной для преодоле
ния сопротивления среды центробежной силой, оказываются во 
внутреннем восходящем потоке, создаваемом в результате обра
зования вдоль оси гидроциклона воздушно-жидкостного столба 
пониженного давления. Восходящий поток очищенного бурового 
раствора направляется к сливному насадку и по патрубку 5 
поступает в приемную емкость циркуляционной системы.

Технологические и конструктивные параметры гидроцикло
нов рассчитываются по формулам, полученным различными а в 
торами на основе определенных допущений. Отсутствие одно
значных зависимостей обусловлено многообразием факторов, вли
яющих на показатели работы гидроциклонов. Д ля  расчета про
пускной способности гидроциклонов, используемых в песко- и 
илоотделителях, наиболее приемлема эмпирическая формула 
М. Ш. Вартапетова :

Сг =  М п № д / р Г , (XV. 1)
где <2г — пропускная способность гидроциклона, л/с; ¿1  = 0,12 — 
опытный коэффициент; с1п и е?с — диаметры питающей и сливной 
насадок, см ; £)Г — диаметр гидроциклона, см; рв — давление на 
входе в гидроциклон, МПа.

Д иаметр  граничного зерна (в мкм) с достаточной для практи
ческих расчетов точностью определяется по формуле А. И. По
варова:

йсл/0Тт п

/ Рв V Рт Рж



где &2 0,5 — опытный коэффициент; йс, — диам етры  сливной 
насадки гидроциклона и шламовой насадки, см; Т„ — содержание 
песка в исходном продукте, %; рв — давление на входе в гидро
циклон, М Па; рт и рж — плотность твердой и ж идкой  фаз рас
твора, г/см3.

Диаметр граничного зерна характеризует тонкость очистки, 
обеспечиваемой гидроциклоном. Сепарации поддаю тся частицы, 
диаметр которых больше диаметра  граничного зерна. Частицы 
меньшего диаметра остаются в растворе и вместе с ним выносятся 
через сливной патрубок. Из формул (ХУЛ) и (ХУ.2) следует , что 
с увеличением диаметра гидроциклона возрастает его пропускная 
способность, а тонкость очистки ухудшается вследствие увеличе
ния диаметра граничного зерна. В связи с этим диаметр  гидро
циклона в илоотделителях меньше диаметра гидроциклона в пес- 
коотделителях.

На качество очистки существенно влияют диаметры  питающей, 
шламовой и сливной насадок, высота цилиндрической части и угол 
конуса гидроциклона. По опытным данным приняты следующие 
оптимальные соотношения:

диаметр питающей насадки с1п=  (0,125—0,25)
диаметр сливной насадки с1с =  (0,25—0,50) Д .;
диаметр шламовой насадки ¿ ш= (0,15—0,45)с?с;
высота цилиндрической части гидроциклона к х=  (1 — 1,2)Д .;
высота конической части гидроциклона й2 =  Ог/2 tg  •

Угол конуса выбирается в зависимости от д и ам етр а  гидроцик
лона и составляет 15—20° [31]. При чрезмерном увеличении или 
уменьшении угла конуса сниж ается степень извлечения частиц 
твердой фазы и глины, характеризуемая отношением

Е =  -~  ~ Я° 100%,

где П и П0 — содержание твердой фазы и глины в буровом 
растворе соответственно до и после его очистки, г/л.

На эффективность очистки существенно влияет  соотношение 
диаметров сливной и шламовой насадок, а т а к ж е  давление на 
входе в гидроциклон. Оптимальное соотношение диаметров  слив
ной и шламовой насадок выбирается в зависимости от физико
механических свойств бурового раствора и уд а л я е м ы х  частиц. 
Давление на входе в гидроциклон зависит от подачи шламовых 
насосов, нагнетающих буровой раствор в песко- и илоотдёлитель, 
и диаметра питающей насадки. Давление на входе в гидроцийлон 
должно быть в пределах 0,4—0,5 М Па [31]. При этом  обеспечи
ваются необходимая степень очистки и минимальные потери буро
вого раствора, возникающие в результате его утечки  через ш ла
мовую насадку гидроциклона.

Требования, предъявляемые к тонкости очистки буровых рас
творов, ограничивают диаметр и соответственно пропускную спо-



Рис. X V .7. Пескоотделитель ПГ-50

собность гидроциклонов. Поэтому в песко- и илоотделителях уста
навливаю т несколько параллельно действующих гидроциклонов, 
число которых определяется по формуле

п,- ^  <2/<2г,

где С} и <3г — пропускная способность песко- и илоотделителя и 
гидроциклонов, л/с.

В циркуляционной системе современных буровых установок 
применяются пескоотделители ПГ-50 и илоотделители ИГ-45.

П ескоотделители ПГ-50 (рис. XV.7) состоят из четырех гидро
циклонов диаметром 150 мм, расположенных в один ряд.

В илоотделителях ИГ-45 (рис. ХУ.8) используются шестнад
цать гидроциклонов диаметром 75 мм, расположенных в два  ряда. 
Гидроциклоны, используемые в ПГ-50 и ИГ-45, в основном раз
личаются размерами одноименных деталей. Корпус гидроцикло
нов имеет разъемную конструкцию и состоит из силуминовых 
литых цилиндра, конуса и обоймы для шламовой насадки. Д ля 
предохранения от износа и коррозии внутренние поверхности кор
пуса, контактирующие с буровым раствором, покрывают резино
вым чехлом. Насадки изготовляют из износостойких сталей и 
сплавов.

Гидроциклоны 2 (см. рис. X V.7 и ХУ.8) устанавливают на 
сварной рам е  3. Буровой раствор поступает в гидроциклоны из 
общего коллектора 5. Очищенный раствор по отводам 6 посту
пает в сливной коллектор 1. Частицы выбуренной породы и дру
гих примесей поступают из гидроциклонов в общий шламосбор- 
ник 4, в донной части которого установлена труба 7 для выгрузки 
ш лама .
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П р оп ускн ая способность, л / с ..............................
Д авл ен и е  на входе в гидроциклон, М Па 
Размер  частиц плотностью 2,5  г/см3, у д ал я е 
мых из бурового раствора, мм:

ПГ-50 
50 

0,2—0,3

при 9 0 % -ном извлечении 
Д и ам етр  гидроциклона, мм 
Число гидроциклонов . . .

при 100 %-ном извлечении 0,08
0,05
75
16

2 ,46Х 0,95Х  1,5 
0,33

150
4

Габариты , м 
М асса, т  . .

1,31X 0,7Х  1,25 
0,26

Центрифуги предназначены для извлечения тонкодисперсных 
частиц утяжелителя из буровых растворов. Основная рабочая 
часть центрифуги — барабан (ротор) с дырчатыми фильтрую
щими стенками, вращающийся в неподвижном кожухе. Р азде
ление твердых частичек в центрифуге происходит под действием 
центробежных сил. Крупные частицы выбрасываются через отвер
стия в стенке барабана и накапливаются в кольцевом простран
стве м еж д у  кожухом и барабаном. Очищенный раствор поступает 
в сливную горловину, расположенную под барабаном центрифуги. 
Возможности разделения увеличиваются с повышением частоты 
вращ ения барабана центрифуги.

§ 4. ВСАСЫВАЮ Щ ИЕ ЛИНИИ И МАНИФОЛЬД

Очищенный буровой раствор посредством подпорных насосов либо 
самовсасыванием  подается из приемных резервуаров циркуля
ционной системы в буровые насосы. Всасывающим трубопроводом 
или линией всасывания называю т участок трубопровода, по ко
торому подводится раствор из опорожняемой емкости к насосу.

Всасывающие линии имеют важное значение в обеспечении 
задан н ы х  технических показателей буровых насосов. Эффектив
ность действия их определяется полнотой заполнения жидкой 
средой рабочих камер насоса. При неполном заполнении рабо
чих кам ер  при всасывании уменьшается подача буровых насосов, 
а т а к ж е  снижаются прочность и долговечность всей насосной ус
тановки  из-за гидравлических ударов, возникающих при обратном 
ходе поршней. Для полного заполнения рабочих камер насоса 
в са сы в аем ая  жидкость долж на безотрывно следовать за поршнем. 
Н адо иметь в виду, что при отрыве всасываемой жидкости от 
поршня в рабочих камерах  насоса образуется вакуум , в резуль
тате  которого возникает кавитация, способная привести к полному 
сры ву  подачи. Поэтому для  обеспечения безотрывного перемеще
ния всасывающей жидкости за поршнем и предотвращения к а 
витации давление на входе в насос должно быть выше давления 
насыщенных паров жидкой среды: рв>рп-

В зависимости от компоновки циркуляционной системы буро
вые насосы располагаются выше или ниже уровня бурового рас
твора в емкости. Предпочтительнее располагать насос ниже уровня



бурового раствора в опорожняемой емкости. В этом сл уч ае  н а 
сосы работают с подпором, определяемым разностью вы сот б у 
рового раствора в опорожняемой емкости и центра тяж ести  сече
ния входа в насос. Если буровой насос располагается выше ур о вн я  
раствора в емкости, то высота установки его ограничивается д о 
пускаемой вакуумметрической высотой всасывания, при которой 
обеспечивается работа насоса без изменения основных техн иче
ских показателей.

Высоту всасывания вычисляют на основании уравнения Б ер 
нулли для потока жидкости в сечениях z„, совпадающих с у р о в 
нем раствора в опорожняемой емкости, и в сечении г в, с о в п а д а 
ющем с входом в насос:

va
PgZa +  Ра +  Р  —  =  P g2 „  +  рь +  Р  ~ г -  +  А р и +  А р г +  А р к. (XV.3)

Скорость va опорожнения емкости можно принять равной нулю, 
а давление ра над свободной поверхностью жидкости — р авн ы м  
давлению ро окружающей среды. Учитывая, что высота в с а с ы в а 
ния z = zn—za, из уравнения (XV.3) получим

VB
Ро —  Р в —  Р — ------- А р и —  Л р г —  Л Р к

г = -------------------?------------------------------ , (X V .4)
PIT

где рв — давление на входе в насос, Па; vB — скорость бурового 
раствора на входе в насос, м/с; р — плотность бурового р аство р а ,  
кг/м3; g  — ускорение свободного падения, м/с2; Ари — потери 
давления на преодоление инерции бурового раствора (о п р ед ел я 
ются массой и ускорением бурового раствора во всасы ваю щ ей 
трубе), Па; Арг — потери давления на преодоление ги дравл и че
ских сопротивлений всасывающей трубы и приемного коллектора  
насоса, Па; Арк — потери давления на преодоление сопротивления 
клапана насоса, Па.

Пользуясь уравнением (XV.4 ) ,  можно определить вы соту  в с а 
сывания, если приравнять давления р в и рп. Кроме того, при з а 
данной геометрической высоте всасывания и допустимом п ереп аде  
давления ро—р„ можно рассчитать предельно допустимую п о дач у  
насоса и минимально необходимый диаметр всасывающей тр уб ы , 
от которых зависят инерционные (Ари) и гидравлические (Арг) 
потери всасывающей линии. Д л я  снижения инерционных потерь 
давления рекомендуется на всасывающей линии устан авл и вать  
воздушный компенсатор. При недостаточном давлении рв на вхо д е  
в насос и работе с буровыми растворами высоких плотности и в я з 
кости всасывающие линии снабжаю тся подпорными насосами.

Длина всасывающей линии долж на быть минимально в о з м о ж 
ной, а диаметр используемых труб — не менее диаметра п р и ем 
ного коллектора бурового насоса. На свободном конце в с а с ы в а ю 
щей линии устанавливают сетчатый фильтр, световая площ адь



которого должна быть не менее площади сечения труб, исполь
зуем ы х  в линии всасывания. Всасывающий трубопровод крепят 
к  насосу посредством фланцевого соединения, уплотняемого лис
товой прокладкой из резины. Неточность изготовления и монтажа 
всасывающих линий компенсируется подвижными соединитель
ными муфтами (компенсаторами). Для защиты бурового раствора 
от промерзания всасывающие линии покрывают теплоизоляцион
ным материалом. Запасные емкости циркуляционной системы 
с буровым раствором и химическими реагентами подключаются 
к  всасывающей линии с помощью труб сравнительно небольшого 
диаметра , снабженных клиновыми задвижками или поворотными 
шиберами.

Манифольдом или линией нагнетания называется участок тру
бопровода м еж ду  буровым насосом и вертлюгом, по которому 
буровой раствор подается в бурильную колонну. Буровые насосы, 
входящие в комплект циркуляционной системы, имеют индивиду
альные всасывающие линии и общий манифольд. Р еже при не
большом удалении от оси скважины буровые насосы снабжаются 
индивидуальными манифольдами.

Манифольд (рис. XV.9) состоит из трубной обвязки 6 буровых 
насосов, трубной обвязки 8  вышечного блока; трубопровода 7, 
соединяющего обвязки в насосном и вышечном блоках; вспомога
тельного трубопровода 1 ; пультов управления 4. Трубная обвязка 
насосов предназначена для  подачи бурового раствора по отводам
2  насосов к распределителю с дроссельно-запорным устройством



Рис. X V .10. Линзовые соединения:
/ — гайка; 2 — ш айба; 3 — фланец; 4 — линза; 
5 — кож ух ; 6 — шпилька

Рис. XV.11. Дросселыю-запориос устрой
ство:
/ — штуцер для подвода сж атого воздуха; 2 — 
пневматический цилиндр с поршнем; 3 — выкид 
для раствора; 4 — шаровой клапан

3 и 5. Отводы состоят из набора трубных секций и переходных 
колен, необходимых для соединения нагнетательного п атр уб к а  
насоса с распределителем. На отводах устанавливают з а д в и ж к и  
для слива бурового раствора, а т а к ж е  манометры с предохрани
тельным устройством. Задвижки 3  распределителя сл уж ат  д л я  
подачи бурового раствора в скваж ину либо в перемешивающие 
и очистные устройства циркуляционной системы.

Трубная обвязка 8 вышечного блока состоит из стояка и р а с 
пределительно-запорного устройства, позволяющего п о давать  
буровой раствор в вертлюг либо превентор, а такж е  откачи вать  
его от цементировочного агрегата . Стояк представляет собой н а 
бор трубных секций, имеющих линзовые соединения (рис. XV. 10 ) . 
К стояку крепится изогнутое колено для  присоединения бурового 
рукава, по которому раствор подается в вертлюг.

Д ля плавного перевода бурового насоса с холостого р е ж и м а  
работы на рабочий применяют дроссельно-запорное устройство 
(рис. XV. 11), которое приводится в действие сжатым воздухом , 
поступающим от компрессорной станции буровой установки. У п 
равление этим устройством осуществляется четырехклапанным 
краном, установленным на пульте управления.

Трубные секции манифольда соединяются при помощи бы стро
разъемных замковых соединений (рис. XV. 12). М еж ду отдельными 
блоками буровой установки трубы манифольда соединяются м он 
тажными компенсаторами (рис. XV. 13), обеспечивающими у г л о 
вое смещение соединяемых труб на 10° и линейное их смещение 
до 200 мм. Крепление манифольда к основанию буровой у с т а 
новки и вышке осуществляется при помощи хомутовых соединений. 
В технической характеристике манифольдов указаны рабочее 
и пробное давления, диаметр и толщина стенок труб, а т а к ж е  
масса манифольда. Манифольды изготовляют с рабочим д а в л е -



Рис. XV. 12. Быстроразъемное замковое соедине
ние:
1 — полухомут; 2, 4 — патрубки; 3 — армированная ман
ж ет а ; 5 — шпилька; 6 — гайка

Рис. XV. 13. М онтажный компенсатор:
/ — седло; 2 — уплотнение; 3  — ш ар; 4 — кольцо; 5 * 
ронка; 6 ■— цилиндр; 7 — втул ка ; 8 — манж ета; 9 — нг 
ной замок

ко-

т _

нием 20, 25, 32 и 40 М П а в зависимости от класса буровой уста 
новки. Пробное давление составляет соответственно 30, 38, 48 
и 60 МПа. Трубы, используемые в манифольдах, имеют диаметр 
проходного отверстия 80, 100 и 125 мм.

§  5. СОСТАВ и  т е х н о л о г и ч е с к а я  с х е м а

ЦИРКУЛЯЦИОННОЙ СИСТЕМЫ

Устройства для приготовления и очистки бурового раствора рас
полагаются в виде отдельных блоков, взаимодействующих со
гласно технологической схеме, разработанной ВНИИнефтемашем 
и ВНИИКРнефтью (рис. XV. 14).

Глинопорошки и порошкообразные утяжелители хранятся в си- 
лосах 1 блока приготовления промывочного раствора (БП Р). По
рошкообразные химические реагенты, затаренные в мешки, скла
дируются на крытой площадке 2. В блок приготовления промы
вочного раствора входят такж е  дозатор, гидроэжекторный 
смеситель 4, диспергатор 3  и механический смеситель 8. Загрузка 
порошкообразных материалов в силосы и подача их в гидроэжек
торный смеситель осуществляются пневмотранспортом. Приготов-
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ленный для промывки скважины буровой раствор поступает в ре
зервуар 9, снабженный гидравлическими 17  и механическими 18  
перемешивателями. Подпорными насосами 6 готовый раствор из 
резервуара 9  подается на прием буровых насосов 7, нагнетающих 
его по манифольду 30  в бурильную колонну 27 .

Из скваж ин ы  буровой раствор по устьевому желобу 28  посту
пает в блок очистки, включающий два вибросита 26, отстойник 23, 
гидроциклонные пескоотделитель 22 и илоотделитель 14, цент
рифугу 13. Д л я  подачи бурового раствора в пескоотделитель 22 
и илоотделитель 14  используются центробежные шламовые на
сосы 15. Специальное вибросито 16  с мелкоячеечной сеткой слу
жит для разделения частиц утяжелителя и глины. Кроме того, для 
удаления избы тка глины при утяжелении бурового раствора пре
дусмотрено эжекторно-гидроциклонное устройство 11. Д ля  подачи 
раствора в центрифугу 13 служит винтовой насос 19. При наличии 
пластового г а з а  буровой раствор направляется в блок очистки 
от газа , в состав  которого входят газовый сепаратор 29 и д е га 
затор 25.

В циркуляционную систему такж е входят блок 12 обработки 
промывочного раствора, блок 6 подпорных насосов и резервуар- 
ный блок, состоящий из нескольких металлических емкостей, 
часть которых имеет отдельные отсеки с механическими и гидрав
лическими перемешивателями. Люки 5  сл уж ат  для очистки резер
вуаров от скопившихся отходов бурового раствора. Мерный отсек 
20  и центробежный насос 21 используются для долива скважины 
при подъеме бурильной колонны.

При спуске труб в скважину отсек 20  используется для кон
троля объема вытесняемого бурового раствора. Д ля  контроля про
цесса промывки скваж ин применяются уровнемеры 10, установлен
ные на всех резервуарах , расходомеры 31  и манометры, регистри
рующие давление буровых и подпорных насосов, а такж е в камере 
эжекторного гидросмесителя и входных гидроциклонов. Газо- 
содержание и плотность бурового раствора на приеме буровых 
насосов и при сливе из скважины контролируются приборами, 
расположенными на панели 24. Блок приготовления промывочного 
раствора снабж ен  гидравлическим измерителем массы порошко
образных материалов (ГИВ-М). Частота вращения центрифуги 
контролируется тахометром.

Г л ава  XVI
П РИ ВО Д  БУРОВЫХ УСТАНОВОК

§ 1. НАЗНАЧЕНИЕ, КЛАССИФИКАЦИЯ И ОСНОВНЫЕ 
ТРЕБОВАНИЯ

Современные буровые установки оснащены различными по наз
начению и мощности машинами и механизмами, действие которых 
обеспечивается соответствующим приводом, состоящим из дви- 
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гателя, силовой передачи (трансмиссии) и аппаратуры  уп равле
ния. Тип привода, его компоновка и конструкция значительно вли
яют на технико-экономические показатели буровой установки. 
Различают основной и вспомогательный приводы.

Основным является привод буровой лебедки, насосов и ротора. 
Мощность его достигает 6 тыс. кВт и более.

Вспомогательный привод предназначен для  привода компрес
соров, вибросит и глиномешалки, автомата подачи долота, м ас
ляных и подпорных насосов, агрегатов для механизации спуско
подъемных операций и других механизмов буровой установки. 
Суммарная мощность его не превышает 400 кВт. С ледует отме
тить, что в связи с механизацией трудоемких работ в бурении 
состав вспомогательных механизмов за последние годы значи
тельно расширился. Число двигателей, используемых в приводе 
вспомогательных механизмов, увеличилось вдвое и достигает 
15—20 единиц.

В зависимости от используемых двигателей различают дизель
ные, газотурбинные и электрические приводы буровых установок.

Дизельные и газотурбинные приводы — автономные (незави
симые от промышленных энергосистем) — в отечественной прак
тике используются в буровых установках для  разведочного и 
эксплуатационного бурения в районах, отдаленных от промышлен
ных электрических сетей. Освоение новых крупных нефтегазодо
бывающих районов на необжитых территориях страны потребо
вало значительного увеличения производства буровых установок 
с дизельным приводом. В США и других капиталистических стра
нах буровые установки с дизельным приводом используют из-за 
их экономичности по сравнению с электрическим приводом, обус
ловленной высокой стоимостью электроэнергии, вырабатываемой 
частными компаниями.

Электрические приводы относятся к неавтономным, и их выбор 
предопределяется наличием и стоимостью потребления электро
энергии в районе бурения. Электропривод впервые был исполь
зован в отечественных буровых установках. Н ачало внедрения 
этих установок относится к 20-м годам и совпадает  с периодом 
восстановления и перевооружения нефтяной промышленности 
в Азербайджане и Грозном, которые располагали достаточными 
ресурсами электроэнергии. Дальнейшему распространению элек
тропривода способствовало строительство крупных гидроэлек
трических, тепловых и атомных станций, а т а к ж е  создание единой 
энергосистемы европейской части СССР.

В настоящее время около половины выпускаемы х отечествен
ными заводами буровых установок снабжаются электрическим 
приводом. На их долю приходится примерно 60 % годового объ
ема бурения скважины. Развитию электропривода способствовало 
такж е  создание автономных дизель-электрических и газотурбин
ных электростанций, работающих на жидком топливе, природном 
и попутном газах, добываемых в районе бурения. На базе авто
номных электрических станций переменного и постоянного тока



в СССР и за  рубежом изготовляют дизель-электрические и турбо- 
электрические буровые установки, эффективно используемые для 
бурения скваж ин  на суше и особенно на море.

По х ар ак тер у  распределения энергии различают групповые, 
индивидуальные и смешанные приводы.

В групповом приводе лебедка , насосы и ротор буровой уста 
новки через соответствующие передачи приводятся от общих дви
гателей. При этом уменьшаются число и установленная мощность 
двигателей. К недостаткам группового привода относятся его гро
моздкость и низкий к.п.д. вследствие большого числа силовых пе
редач, связывающих двигатели с лебедкой, насосами и ротором. 
С учетом очередности работы буровых насосов, ротора и лебедки 
необходимым условием применимости группового привода явл я 
ется:

Мн “Ь Nр та Nл,
где Ын, №р, — мощность соответственно насосов, ротора и ле
бедки.

Опыт и расчеты показывают, что этому требованию отвечают 
буровые установки для бурения скважин глубиной до 5 тыс. м. 
Групповой привод широко используется в дизельных буровых ус
тановках  и реж е в электрических.

В индивидуальном приводе лебедка, ротор и буровые насосы 
имеют собственные двигатели с более простыми передачами. Ин
дивидуальный привод позволяет работать при наиболее выгодной 
частоте вращения, проводить быстрый пуск и торможение. Про
стые по конструкции и кинематической схеме передачи обеспечи
вают компактность буровой установки и сравнительно высокие 
значения к.п.д. привода. Индивидуальный привод преимущест
венно используется в электрических буровых установках.

Смешанный привод применяется, когда мощность дизельного 
группового привода оказы вается недостаточной для работы вто
рого бурового насоса. В этом случае лебедка, ротор и один из 
буровых насосов имеют групповой привод, а второй насос снаб
ж ается  индивидуальным приводом. В электрических буровых ус
тановках  распространен смешанный привод, в котором лебедка 
и ротор имеют групповой привод, а буровые насосы снабжаются 
индивидуальным приводом.

По числу двигателей различают однодвигательные и многодви
гательные приводы. Дизельный групповой привод содержит до 
четырех параллельно установленных дизелей. Электрический 
групповой привод имеет два  либо один электродвигатель. В элек
трических буровых установках лебедки имеют двухдвигательный 
либо однодвигательный индивидуальный привод. Буровые насосы 
и роторы обычно снабжаются однодвигательным индивидуальным 
приводом.

Многодвигательные приводы имеют более сложную конструк
цию силовых передач, но надеж ны  в эксплуатации, так  к ак  в слу
чае отказа  одного из двигателей машина не останавливается и



действует от остающихся в работе двигателей. Н а р я д у  с этим 
многодвигательный привод экономичнее в эксплуатации , т а к  как  
позволяет отключить часть двигателей  при холостом вращении и 
других технологических операциях, не требующих з атр аты  всей 
установленной мощности.

Вспомогательные механизмы буровой установки в основном 
имеют индивидуальный электрический привод, состоящий из асин
хронного двигателя и механической передачи. Д ви гатели  вспомо
гательных механизмов получают электроэнергию от промышлен
ных сетей либо автономных дизель-электрических а гре гатов  пе
ременного тока.

Пневмопривод, в котором энергия вырабатываемого  компрес
сором сжатого воздуха преобразуется в механическую энергию, ис
пользуется в механизмах, расположенных вблизи устья  скваж ины , 
где по требованиям пожаробезопасности применение электродви
гателей запрещается. Он применяется для автоматического буро
вого ключа, клиновых захватов ротора, раскрепителей бурильных 
замков и для  механизмов системы пневматического управления.

Объемный гидропривод, положительно зарекомендовавший себя 
при опытно-промышленных испытаниях буровых установок с гид
роподъемником и в приводе ротора, широкого распространения 
не имеет.

Силовые передачи привода предназначены д л я  соединения 
двигателя с рабочей машиной и согласования их скоростей и в р а 
щающих моментов. В приводе буровых установок используются 
механические, гидродинамические и электрические передачи, раз
личающиеся по принципу действия и преобразующим свойствам. 
Механические передачи используются в сочетании с гидродинами
ческими (гидротрансформаторы и гидромуфты) и электрическими 
(электромагнитные муфты), образуя  соответственно гидромехани
ческие и электромеханические передачи. В зависимости от типа 
двигателей и силовых передач, используемых в основном приводе, 
различают следующие разновидности буровых установок:

дизельные с механическими силовыми передачами (Уралмаш  
ЗД-76; БУ3000БД );

дизельные с гидромеханическими силовыми передачами 
(БУ5000ДГУ-1; БУ75Бр-70; БУ80БрД; Б У 2500Д ГУ );

электрические переменного тока с механическими силовыми пе
редачами (Уралмаш 4Э-76; БУ3000ЭУК; БУ75БрЭ-70; Б У 80Б рЭ -1 ) ;

электрические переменного тока с электромеханической сило
вой передачей (БУ5000ЭУ);

электрические постоянного тока с механическими силовыми 
передачами (БУ15000; БУ6000ПЭМ; БУ5000ЭР, БУ6500ЭР; 
БУ2500ЭП);

дизель-электрические постоянного тока с механической силовой 
передачей (БУ5000ДЭР; Б У6500Д ЭР);

газотурбинные с механическими силовыми передачами.
Привод буровых установок должен быть надеж ны м  и эконо

мичным, безопасным и удобным в управлении, компактным и срав 



нительно небольшой удельной массы, транспортабельным и при
способленным для монтажа, эксплуатации и ремонта в отдален
ных от баз  производственного обслуживания полевых условиях. 
Мощность, диапазоны регулирования частоты вращения и вра
щающего момента выводного вала привода определяются на
гр у зкам и  и режимом работы приводимых машин и механизмов. 
Выбранный привод должен обеспечить сочетание высокой произ
водительности буровой установки с минимальной стоимостью
1 м проходки.
§ 2. Д В И ГА Т Е Л И  БУРОВЫХ УСТАНОВОК

Д ви гатели  основного привода буровой установки выбирают в з а 
висимости от ожидаемых источников питания, величины требуе
мой мощности и ограничений по массе и габаритам. При выборе 
двигателей  учитывают механические характеристики буровых на
сосов, ротора и лебедки, обусловленные технологией бурения и 
спуско-подъемных операций.

Д изели  наиболее распространены в приводе буровых устано
вок. В последние годы заметно расширилось использование газо
турбинных двигателей. Карбюраторные и паровые двигатели в со
временных буровых установках  не применяются. Распространен
ность дизелей объясняется их надежностью, экономичностью и 
компактностью по сравнению с другими тепловыми двигателями.

Энергетические показатели дизеля оцениваются по скоростным, 
нагрузочным и регуляторным характеристикам, определяемым на 
основе стендовых испытаний. С к о р о с т н а я  х а р а к т е р и 
с т и к а  определяется при постоянной подаче топлива и выражает 
зависимость крутящего момента М, мощности Ие, часового й  и

удельного ge расхода топлива, 
температуры Т и коэффициента 
полезного действия г\е от частоты 
вращения п коленчатого вала ди
зеля (рис. XVI. 1). Сохраняя з а 
данную подачу топлива, в про
цессе испытаний изменяют на
грузку (тормозной момент) и 
определяют частоту вращения ди
зеля в режиме его устойчивой 
работы. Данные, полученные при 
полной подаче топлива, опреде
ляют верхнюю границу поля экс
плуатационных режимов работы 
и используются для  построения 
внешней скоростной характери
стики дизеля. Кривые, построен
ные при неполной подаче топ
лива, называются частичными 
скоростными характеристиками 
дизеля.

Рис. XVI. 1. Скоростные хар актер и 
стики дизелей :
/ — В2-450; 2 -■ В2-400; 3 — В2-300



Важный параметр дизеля — частота вращения, соответствую 
щая максимальному крутящему моменту. По внешней х а р а к т е р и 
стике определяют:

номинальный коэффициент зап аса  крутящего момента д и з е л я

Км =  -М-Ы-~ М« 100%;
М н

коэффициент приспособляемости К пр = Мм/Мн-,
скоростной коэффициент Кп = пм/п11.
Здесь Мм, пм момент и частота вращения в режиме м а к с и 

мального крутящего момента; М1и па — момент и частота в р а щ е 
ния в режиме номинальной мощности.

Чем больше коэффициенты Км и К Пр, тем устойчивее р аб о тает  
дизель при изменении внешней нагрузки . Небольшие значения ко 
эффициентов Км и Кп свидетельствуют об ограниченной способ
ности дизеля к преодолению возрастающих сопротивлений. С у в е 
личением Кп падает мощность дизеля , что обусловливает соот
ветствующее снижение производительности приводной маш ины. 
Характеристика такого дизеля приближается к жесткой.

Коэффициент запаса крутящего момента /См = 5-М  5 % м о ж е т  
быть увеличен до 30—40 % при использовании корректора по
дачи топлива. Скоростной коэффициент Кп =  0 ,65-ь0,75 у к а з ы в а е т  
на ограниченную способность дизеля  самостоятельно приспосаб
ливаться к переменным по величине нагрузкам исполнительных 
агрегатов. В связи с этим для приспособления к изменяющимся 
нагрузкам буровой лебедки, насосов и ротора дизель с н аб ж ает ся  
гидротрансформатором и коробкой перемены передач.

Показатели внешней характеристики используются д л я  по
строения нагрузочной и регуляторной характеристик дизеля. Н а - 
г р у з о ч н а я  х а р а к т е р и с т и к а  дает представление об из
менении показателей дизеля в зависимости от момента, с о з д а 
ваемого внешней нагрузкой, при постоянной частоте вращ ения. 
Р е г у л я т о р н а я  х а р а к т е р и с т и к а  строится в з ави си м о 
сти от эффективной мощности двигателя , и в приемлемых м а с 
штабах графика дает более наглядную  оценку энергетических 
показателей дизеля. Вследствие ограниченного пускового м о
мента, определяемого мощностью стартера, с исполнительным м е
ханизмом дизель соединяется посредством сцепной муфты, от
ключающей дизель при пуске.

В отечественных буровых установках  преимущественно ис
пользуются четырехтактные 12-цилиндровые дизели с У -образным 
расположением цилиндров и жидкостным охлаждением.

На рис. XVI. 1 показаны внешние характеристики дизелей, сви 
детельствующие о незначительном изменении крутящего момента  
от частоты вращения.

Базовый дизель В2-400 имеет номинальную мощность 294 кВ т  
при 1600 об/мин и изготовляется в следующих модификациях: 
В2-400А; В2-400АВ (поставляется с вентилятором) и В2-400АЧ 
(поставляется без вентилятора). Дизель В2-450А тех ж е  м оди 



фикаций отличается от В2-400А регулировкой номинальной мощ
ности до 320 кВт при 1600 об/мин. Для дизелей тропического ис
полнения к шифру добавляется  буква «Т». Серия дизеля обозна
чается  буквой «С »  с последующей цифрой, указывающей очеред
ность модернизации. Например, дизели В2-450-С2 в результате 
модернизации имеют более высокий моторесурс, составляющий 
6000—7000 ч. В дизелях серии СЗ устранена зона так называе
м ы х  резонансных оборотов.
Техническая характеристика дизеля В2-450 [/]
Тип дизеля ...................................................................................Четырехтактный, бескомпрес-

сорный с непосредственным рас
пылением топлива

Ч исло цилиндров ..................................................................................................... 12
Расположение цилиндров .................................................  У-образное
Д иам етр  цилиндра, мм ...................................................... 150
Х од поршня, мм:

левой группы ..................................................................... 180
правой г р у п п ы ..................................................................... 186,7

Степень сжатия .........................................................................  14— 15
Н оминальная мощность, к В т ............................................ 330
Ч астота вращения, об/мин:

при номинальной м о щ н о сти ....................................... 1600
минимально устойчивая ...........................................................................600

Удельный расход топлива, г/(кВт-ч) ........................ 227± 3 %
Удельный расход масла, г/(кВт-ч) ............................. 8,35
М асса, кг:

воды системы охлаждения .......................................................................60
масла системы смазки ................................................. ...............................130
дизеля (сухого) ................................................................ 1400

Рекомендуемые режимы работы дизеля приведены ниже.
Тип дизеля ...................................................................................В2-400............ В2-450
Ч асто та вращения, об/мин ................................................. 1200 1300
Мощность, кВ т .........................................................................  264 309
Д авл ен и е  масла, МПа ........................................................... 0 ,6—0,9
Т ем пература, °С:

воды ........................................................................................ 60—90
м а с л а ........................................................................................ 70—90

Важное направление дальнейшего повышения эффективности 
привода буровых установок — использование более мощных оте
чественных дизелей: 6ЧН-21/21 с номинальной мощностью 423 кВт 
при 1200 об/мин и 6ЧН-26/26 с номинальной мощностью 736 кВт. 
С увеличением единичной мощности сокращается число дизелей 
буровой установки и, следовательно, упрощается конструкция 
силовых передач, снижаются потери от спарки дизелей. В ди
зель-электрических агрегатах , используемых в качестве источни
ков питания электродвигателей вспомогательных механизмов бу
ровой установки, применяются дизели ЯМЭ-238А; К-153 и 
У1Д6С2.

Газотурбинные двигатели  в отличие от дизеля преобразуют 
тепловую энергию в механическую не циклически, а непрерывно. 
Н а рис. XVI.2 показана простейшая схема, поясняющая принцип 
действия двухвального газотурбинного двигателя , который ис
пользуется в приводе буровых установок. Атмосферный воздух, 
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Рис. XVI.2. С хема двухвального газо тур 
бинного дви гателя

Рис. XVI.3. Х арактеристика двухвального  
газотурбинного дви гателя

проходя через ступени компрессора К, сж имается и под д а в л е 
нием поступает в камеру сгорания КС. В этой камере в о з д у х  
смешивается с топливом, подаваемым форсунками. В р езул ьтате  
сгорания образовавшейся смеси создается газовый поток, который 
поступает в турбину компрессора ТК и свободную турбину ТС.

Рабочие колеса турбины компрессора и свободной турбины  
установлены на отдельных валах  и связан ы  м еж ду собой г а з о 
динамически. В лопаточных аппаратах  турбин энергия с ж ат о го  
и нагретого газа  преобразуется в механическую работу. М о щ 
ность турбины компрессора ТК расходуется на вращение к о м 
прессора и других обслуживающих двигатель  агрегатов. М о щ 
ность свободной турбины ТС через редуктор Р  передается на 
выводной вал В, соединяемый с приводимым агрегатом. Г  а з о 
турбинные двигатели снабжены устройствами для з а п у с к а ,  
а такж е для автоматического и ручного управления дви гателем .

Как видно из рис. XVI.3, двухвальный газотурбинный д в и г а 
тель обладает сравнительно высоким запасом крутящего м о 
мента. Максимальный момент в 1,5—2 раза  превышает м ом ент 
при номинальном режиме. По сравнению с дизелем газотурби н 
ный двигатель обладает более мягкой характеристикой. Способ
ность его резко снижать частоту вращения при загрузке св о б о д 
ной турбины с последующим быстрым выходом на номинальный 
режим работы является положительной особенностью, б л а го д ар я  
которой упрощаются пусковые устройства в приводе буровой л е 
бедки, насосов и ротора. Работа при « з а в а л а х »  частоты в р а щ е 
ния ограничивается во времени вследствие перегрева д ви га те л я ,  
вызывающего преждевременное сгорание лопаток силовой т у р 
бины. По этой причине продолжительность работы газотурби н 
ного двигателя при перегрузках не долж на превышать у с т а н о в 
ленных пределов.
Техническая характеристика стационарного газот урбинного двигателя АИ-23СГ
Тип двигателя .........................................................................Газотурбинный со свободной

силовой турбиной
Частота вращения ротора, об/мин:

турбокомпрессора .......................................................... (9000— 14 600)±150
свободной турбины ......................................................(8000— 11 000)±120



Тип редуктора . . . 
Передаточное отношение 
Топливо для дви гателя

. Планетарный, двухступенчатый
0,08732

. Природный (ГОСТ 5542—78)

Компрессор
Турбины:

Применяемое масло
или попутный нефтяной газ 
Смесь масел (по объему): 75 % 
трансформаторного или М К-3 
и 25 % МК-22 или МС-20 
Осевой 10-ступенчатый

компрессора О севая двухступенчатая 
О севая двухступенчатая 
Г идродинамическая

свободная силовая

М асса, кг :
двигателя со всеми установленными на нем
агрегатами и рамой ......................................................
рамы двигателя ................................................................

связь между турбинами

Габариты, мм:
длина ..................................................
ширина (без выхлопных труб) 
высота .............................................

1290
215

3650±5
760± 5
975± 5

Удельная масса газотурбинного двигателя составляет при
мерно 1,22 кг/кВт и почти в 7 раз меньше, чем дизеля, поэтому 
значительно уменьшаются масса и габариты привода и всей бу
ровой установки. Возможность непосредственного соединения 
выводного вала  газотурбинного двигателя с валом трансмиссии 
упрощает конструкцию и повышает к. п. д. привода. Отсутствие 
водяного охлаждения облегчает запуск и эксплуатацию двигателя 
в зимних условиях. Моторесурс газотурбинных двигателей при 
эксплуатации в бурении достигает 9500 ч, а расход масел почти 
в 10 раз меньше, чем у  дизелей.

Благоприятные пусковые свойства и другие положительные 
качества этих двигателей свидетельствуют об их конкурентоспо
собности с более распространенными дизелями. Основные недо
статки газотурбинных двигателей — повышенный расход топлива 
и высокий уровень создаваемого шума. Удельный расход топлива 
примерно в 2 раза  больше, чем у дизелей, поэтому буровые ус 
тановки с газотурбинными двигателями экономически эффек
тивны при наличии доступных местных ресурсов топлива.

Электродвигатели переменного и постоянного тока специаль
ных модификаций, приспособленные для монтажа и эксплуатации 
при температуре окружающего воздуха ± 40  °С и относительной 
влажности 90 % при 20 °С, используются в приводе буровых 
установок. Валы двигателей устанавливаются на щитовых под
шипниках и имеют один свободный конец для соединительной 
муфты. Вследствие недостаточной вентиляции, обусловленной по
вышенной защищенностью от попадания влаги, номинальная 
мощность буровых электродвигателей на 5— 10 % меньше, чем 
двигателей единой серии данного габарита.

В числе преимуществ электродвигателей при использовании 
их в приводе буровых установок следует отметить экономич
ность и надежность, способность реверсирования и преодоления 
кратковременных перегрузок, бесшумность работы и сохранение 
314



чистоты окружающей среды и рабочих мест. Б лаго даря  возмож
ности торможения электродвигателями значительно облегчаются 
условия работы ленточного тормоза буровой лебедки, что спо
собствует снижению расхода тормозных колодок. Централизо
ванное электроснабжение устраняет необходимость доставки и 
хранения топлива и масел и связанных с этим материальных и 
трудовых затрат.

Тип электродвигателя выбирают с учетом его механических 
характеристик. Различают естественную и искусственную меха
нические характеристики электродвигателя. П ервая  соответст
вует номинальным условиям его питания, нормальной схеме сое
динений и отсутствию каких-либо добавочных сопротивлений 
в цепях двигателя. Искусственные характеристики получаются 
при изменении напряжения на заж имах д ви гателя , включении 
добавочных сопротивлений в цепи двигателя и соединении этих 
цепей по специальным схемам.

На рис. XVI.4 приведены естественные механические х ар ак 
теристики электродвигателей. Важный критерий д л я  оценки ме
ханических характеристик двигателей — степень их жесткости, 
вы раж аем ая  коэффициентом жесткости, величина которого опре
деляется отношением приращения момента А М = М 1—М0 к прира
щению частоты вращения Ап = п1—щ :

а  = А М/Ап.

На графике коэффициент жесткости определяется абсолют
ным значением котангенса угла  наклона механической характе
ристики к оси абсцисс. Коэффициент жесткости на отдельных 
участках может быть различным. Абсолютно ж есткую  хар акте 
ристику (кривая 1) имеют синхронные двигатели (Дп = 0, а  = оо). 
Линейная часть характеристики асинхронного двигателя (кри
вая  2) и характеристика двигателя постоянного тока параллель
ного возбуждения (кривая 3) относятся к жесткой  (<х=10ч-40). 
Характеристика двигателя с большим падением частоты вращ е
ния, у  которого а < 1 0 ,  относится к мягкой: двигатели  последова
тельного (кривая 5) и смешанного (кривая 4) возбуждения, ис
кусственная характеристика асинхронного д ви гателя  с фазным 
ротором, искусственная характеристика дви гателя  постоянного 
тока параллельного возбуждения.
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АКБ-114-6 320 500 980 92,5 2,5 2,25 2150
АКБ-12-39-6 320 6000 985 91,5 2,3 4 2810
АКБ-13-62-8 500 6000 740 93,5 2,5 10,7 4320
АКЗ-15-41-8Б2 700 6000 750 93,5 2,6 — 6150
АКЗ-15-41-8Б 850 6000 750 94,5 2,7 — 6800
АК СБ-15-44-6 630 6000 750 94,7 1,8 — 3700
АК СБ-15-54-6 800 6000 750 94,9 1,8 — 4100
АКСБ-15-69-6 1000 6000 750 95,3 1,8 4700

Асинхронные двигатели с фазным ротором применяются в при
воде лебедки, насосов и ротора. Управляют этими двигателями 
с помощью специальных станций, которые осуществляют плав
ный пуск двигателя  с малым пусковым током. Техническая х а 
рактеристика асинхронных двигателей лебедки, насосов и ро
тора отечественных буровых установок приведена в табл. XVI. 1. 
Номинальная мощность, указанн ая  в таблице, соответствует ре
ж иму длительной работы, при котором двигатель не перегрева
ется сверх установленной температуры. Момент МЛ, соответст
вующий номинальному режиму, называется номинальным момен
том. Отношение максимального момента Мм к номинальному М н 
характеризует перегрузочную способность двигателя. Кратность 
пускового момента определяется отношением момента, развивае
мого двигателем  в неподвижном состоянии, к номинальному мо
менту.

Электродвигатели серии АКБ, используемые в приводе буро
вых лебедок, рассчитаны для работы в повторно-кратковремен
ном реж име с числом включений не более 100— 120 и числом 
реверсов 10— 20 в 1 ч. Электродвигатели серии АКЗ — закрытого 
исполнения с принудительной вентиляцией или самовентиля- 
цией — предназначены для тяж елы х условий работы с частыми 
пусками и регулированием частоты вращения путем искусствен
ного воздействия на их электромеханические параметры. Элек
тродвигатели этой серии используются в приводе буровых насосов 
и регулируются по способу, получившему название вентиль
но-машинного каскада . Привод состоит из асинхронного двига
теля насоса, трехфазного выпрямительного моста для преобра
зования энергии скольжения двигателя в энергию постоянного 
тока и источника э. д. с., в качестве которого используется ге
нератор постоянного тока мощностью 250 кВт с приводным син
хронным двигателем [25]. Ток ротора асинхронного двигателя по
сле выпрямителя поступает в цепь якоря генератора постоянного
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Рис. XVI.5. Рабочие характеристики электродвигателей переменного тока : 
а  — асинхронного; б — синхронного

тока. Генератор работает в двигательном режиме, а синхронный 
двигатель — в генераторном, вследствие чего энергия скольж е
ния возвращается в сеть. Регулируя  э. д. с. генератора постоян
ного тока, можно изменить частоту вращения асинхронного дви
гателя насоса.

Рассматриваемый способ позволяет наиболее экономично ис
кусственно регулировать частоту вращения асинхронных дви га 
телей. Глубина регулирования возрастает с увеличением мощ
ности генератора постоянного тока и синхронного дви гателя , вхо
дящих в схему машинно-вентильного каскада .

Механические характеристики, приведенные на рис. XVI.4, оп
ределяют эксплуатационные возможности двигателей  к а к  источ
ника механической энергии. Д л я  более полного вы явлен ия свойств 
самого двигателя служ ат  его рабочие характеристики (рис. XVI.5). 
Так принято называть зависимости мощности N1, потребляемой 
двигателем, частоты вращения п, вращающего момента М, ко
эффициента мощности (сое ф ) , силы тока / И К . П . Д . Т] от мощ
ности N2, отдаваемой двигателем и определяемой его загрузкой. 
Рабочие характеристики определяются при номинальных частоте 
тока и напряжении на заж и м ах  статора.

Скоростная характеристика л = / (М2) не отличается по форме 
от известной механической характеристики /г = f (М) асинхронного 
двигателя. Вращающий момент М, развиваемый двигателем , скла^ 
дывается из полезного момента М 2 и момента М 0, затрачивае
мого на механические и добавочные потери, со здаваем ы е пульса
циями магнитного поля. Принимая момент М 0 не зависящ им от 
нагрузки двигателя, имеем

М =  М0 +  N2/0 , 1л.



Согласно полученному выражению, кривая зависимости М =  
=/ (N2) пересекает ось ординат в точке М0 и линейно возрастает 
с увеличением полезной нагрузки. Учитывая, что фактическая ча
стота вращ ения не сохраняется постоянной и с увеличением по
лезной нагрузки  несколько уменьшается, кривая M = f (N2) изги
бается вверх  (к ак  показано на рис. XVI.5). Активный ток дви
гателя  возрастает  пропорционально механической нагрузке. При 
этом относительное значение реактивного тока быстро убывает, 
а коэффициент мощности увеличивается.

При холостом ходе cos ф двигателя составляет примерно 0,2 
и достигает максимального значения 0,7—0,9 при нагрузках, близ
ких к номинальным N2 н. Естественным способом улучшения cos ф 
яв л яется  полная загрузка асинхронных двигателей. К. п. д. оп
ределяется  отношением полезной мощности N2 к подводимой Ni. 
У большинства двигателей к. п. д. достигает максимума (65— 
9 5 % )  при нагрузке, равной 75 %  номинальной. Благодаря этому 
обеспечивается экономичность двигателей при преобладающих на 
практике режимах нагружения.

Отклонения напряжения и частоты тока от номинальных зна
чений изменяют механические характеристики асинхронного дви
гателя . Момент вращения пропорционален квадрату  напряже
ния, поэтому для  нормальной работы двигателя необходимо ста 
бильное напряжение в сети.

Асинхронные электродвигатели с короткозамкнутым ротором 
проще и деш евле двигателей с фазным ротором, не требуют слож
ной пусковой аппаратуры. Привод вспомогательных машин и 
механизмов буровых установок преимущественно осуществляется 
асинхронными электродвигателями с короткозамкнутым ротором. 
Исключение составляют вспомогательная лебедка, в приводе ко
торой используется асинхронный двигатель с фазным ротором, и 
автоматический регулятор подачи долота, силовой узел которого 
приводится от двигателя постоянного тока.

Синхронные электродвигатели  вследствие абсолютной ж ест
кости в приводе буровой лебедки используются с электромагнит
ными муфтами скольжения, обеспечивающими плавный пуск и 
относительно небольшое регулирование привода (БУ5000ЭУ). 
В приводе буровых насосов синхронные электродвигатели исполь
зуются с фрикционными муфтами (Уралмаш 4Э-76, БУ3000ЭУК, 
БУ75БрЭ-70). Буровые установки, снабженные синхронными дви
гателями  в приводе лебедки, имеют асинхронные двигатели в при
воде насосов. И наоборот, если в приводе лебедки используются 
асинхронные двигатели, то в приводе насосов — синхронные. Лишь 
в отдельных случаях лебедка и насосы буровой установки имеют 
привод от синхронных двигателей (БУ2500БЭ).

Техническая характеристика синхронных электродвигателей 
отечественных буровых установок приведена в табл. XVI.2. Р а 
бочие характеристики синхронного двигателя показаны на 
рис. X VI.5, б. Вращающий момент, развиваемый двигателем, и 
ток статора с повышением нагрузки возрастают практически ли- 
318



Тил д ви гател я

Н
ом

и
н

ал
ь

на
я 

м
ощ


но

ст
ь,

 
кВ

т

Н
ом

и
н

ал
ь

но
е 

н
ап

ря


ж
ен

ие
, 

В

! Ч
ас

то
та

 
вр

а
щ

ен
ия

, 
об

/м
ин с

X
е | я  

?  5 М
ас

са
, 

кг

СДЗ-12-46-8А 320 6000 750 94 1,8 3200
СДЗ-13-34-6 500 6000 1000 94 1,9 3570
СДБ- 13-42-8А 450 6000 750 93,9 1,46 4050
С Д ЗБ -13-42-8 450 6000 750 94 1,9 4050
С Д Б -14-46-8 850 6000 750 94 2,2 6500
СДЭ-13-52-8А 630 6000 750 95 1,44 5420
СДБО-99/49-8А 630 6000 750 94,5 2,2 5600

нейно. Так как  частота вращения постоянна, мощность т а к ж е  
увеличивается линейно. Х арактерная особенность синхронного 
двигателя — его способность работать с любым сое ср. Это дости
гается регулированием тока возбуждения. При неизменном токе 
возбуждения повышение нагрузки на валу  двигателя вы зы вает  
некоторое уменьшение совф, к ак  показано на рис. XVI.5, б.

Кривая к. п. д. синхронного двигателя , как  и других электри 
ческих машин, изменяется в зависимости от нагрузки. М а к с и 
мум к. п. д. соответствует нагрузкам , близким к номинальным, 
и для синхронных двигателей буровых установок равен 94— 
95 %,. Основные преимущества синхронных двигателей — в о зм о ж 
ность их работы с соэф=1 и способность улучшать соэср в си
стемах, где работают асинхронные двигатели. Момент вращ ения 
синхронного двигателя зависит от напряжения в сети в первой 
стадии. В связи с этим синхронные двигатели по сравнению 
с асинхронными обладают более стабильным моментом в р ащ е
ния при колебаниях напряжения в сети. Пуск синхронного д в и 
гателя возможен после предварительного разгона ротора до ча
стоты вращения, близкой к синхронной, с помощью дополнитель
ного двигателя либо специальной короткозамкнутой обмотки 
в роторе, усложняющих конструкцию и повышающих стоимость 
синхронных двигателей.

Электродвигатели постоянного тока в отличие от асинхрон
ных и синхронных обладают свойством саморегулирования и по 
естественным механическим характеристикам полнее отвечают 
требованиям, предъявляемым к основному приводу буровых у с 
тановок. Вследствие плавного изменения частоты вращения в з а 
висимости от момента, создаваемого рабочей нагрузкой, п овы 
шаются производительность и экономичность буровой лебедки , 
насосов и ротора. В буровых установках  двигатели постоянного 
тока получают питание от электромашинных и тиристорных пре
образователей переменного тока, поступающего от промыш лен
ной электросети либо автономных дизель-электрических станций.
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П -179-9К 1150 660 220/440
П-153-8К 370 220 750/900
П -172-12К 950 660 400/100
М ПЭ-800-800 800 460 800/1200
ДПЗ-99/74-8КМ 2 710 — 200/400
М П П -1000-1000 М 3 800 460 800
П С -152-5 К 320 — 400/1000
П -125-8К 230 750/1000

Отсутствие надежных и дешевых источников питания, ограни
ченный выбор необходимых для  буровых установок двигателей, 
повышение требований к техническому обслуживанию и некоторые 
другие факторы на определенном этапе затрудняли внедрение 
электропривода постоянного тока. Поэтому первоначально двига
тели постоянного тока использовались в единичных образцах бу
ровых установок, предназначенных для сверхглубокого бурения. 
На основе накопленного положительного опыта в последующем 
были созданы буровые комплексы с электроприводом постоян
ного тока для плавучей (Уралмаш 6000 ПЭМ) и полупогружной 
(У ралмаш  6000/60 ППЭМ ) буровых установок.

В последние годы ведутся  опытно-конструкторские разработки 
и промышленные испытания тиристорного электропривода с пи
танием от промышленных электросетей. За рубежом электропри
вод постоянного тока используется преимущественно в дизель- 
электрических буровых установках.

Основные технические данные двигателей постоянного тока, 
используемых в отечественных буровых установках, приведены 
в табл. XVI.3.

В зависимости от способа включения обмотки возбуждения 
различают двигатели постоянного тока параллельного, последо
вательного и смешанного возбуждения. На рис. XVI.6 показаны 
механические характеристики двигателя параллельного возбуж
дения, наиболее распространенного. Прямая 1 определяет естест
венную механическую характеристику, которой обладает двига
тель при номинальном напряжении питания, полном магнитном 
потоке и отсутствии внешних сопротивлений в цепи якоря. Пря
мые 2 —5  относятся к  искусственным характеристикам, которыми 
обладает  двигатель при увеличении сопротивления цепи якоря 
(п рям ая  2), ослаблении магнитного потока (прямая в ), умень
шении напряжения питания (прямая 4) и шунтировании якоря 
резистором (прямая 5).

Наклон механических характеристик зависит от сопротивле
ния в якорной цепи. Чем меньше это сопротивление, тем жестче
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Рис. XVI.6 . М еханические характе- Рис. X VI.7. Рабочие хар актери сти ки  
ристики дви гателя параллельного воз- дви гателя  с параллельным в о з б у ж д е -  
буж дения нием

механическая характеристика. Внутреннее сопротивление цепи 
якоря обычно невелико, поэтому естественная характери сти ка  
(прямая 1) двигателя является жесткой. При увеличении сопро
тивления цепи якоря характеристика становится менее ж есткой  
(прямая 2). Поскольку частота вращения п0 идеального холо
стого хода не зависит от сопротивления якорной цепи, м ехан иче
ские характеристики для различных сопротивлений цепи як о р я  
пересекают ось ординат в одной точке.

Момент М к называется начальным пусковым моментом и оп
ределяется величиной тока якоря при неподвижном якоре (п ус 
ковым током). При включении в цепь обмотки возбуждения д о 
бавочного резистора магнитный поток ослабляется, во зр астает  
«о, уменьшается М к, а перепад частоты вращения увеличивается , 
вследствие чего механическая характеристика двигателя по с р а в 
нению с естественной становится менее жесткой (прямая 3 ) .  И з
менение напряжения, подводимого к якорю, приводит к пропор
циональному изменению частоты вращения холостого хода. При 
этом жесткость механической характеристики не изменяется. М е 
ханическая характеристика (прямая 5) при шунтировании як о р я  
резистором оказывается более жесткой, чем характеристика, в ы 
раженная прямой 2.

На рис. XVI.7 показаны рабочие характеристики д в и га те л я  
с параллельным возбуждением. Ч астота вращения с ростом н а 
грузки, а следовательно, и силы тока, немного падает. Полезный 
момент на валу  вследствие уменьшения частоты вращения во з 
растает несколько быстрее полезной мощности:

М =  30Ыъ/пп »  ЛУ0,1я.

К. п. д. двигателя повышается с увеличением полезной н а 
грузки. При больших нагрузках рост к. п. д. замедляется в с л е д 
ствие возрастающих потерь в обмотке якоря, пропорциональ
ных квадрату  силы тока.

Характерная особенность двигателя  с последовательным во з
буждением— резкое падение частоты вращения при увеличении



Нагрузки. Рабочие характеристики двигателей со смешанным воз
буждением  являются промежуточными м еж ду характеристиками 
двигателей  параллельного и последовательного возбуждения.

Торможение двигателей  постоянного тока может быть меха
ническим и электрическим. Предпочтительнее электрическое тор
можение, обеспечивающее при помощи механических тормозов 
остановку двигателя в конце торможения и фиксацию механизма 
в  неподвижном состоянии.

§  3. СИЛОВЫ Е ПЕРЕДАЧИ И АГРЕГАТЫ

Силовые передачи представляют собой устройства, предназна
ченные для передачи мощности от двигателей лебедке, насосам, 
ротору и другим потребителям энергии буровой установки. Си
ловы е передачи основного привода выполняют следующие 
функции:

регулирование момента и частоты вращения в соответствии 
с изменением эксплуатационных нагрузок, действующих на бу
ровую лебедку и ротор;

регулирование числа ходов поршней бурового насоса в зави
симости от необходимой подачи и давления;

суммирование мощности двигателей при групповом и много
моторном приводе;

распределение мощности между лебедкой, насосами и рото
ром в буровых устан овках  с групповым приводом;

плавное включение и защиту двигателей от чрезмерных пере
грузок ;

реверсирование лебедки и ротора, приводимых от тепловых 
двигателей.

В приводе буровых установок используются механические, 
гидравлические, электрические и пневматические передачи, раз
личающиеся по способу преобразования передаваемого вращаю
щего момента. Как правило, гидравлические и электрические пе
редачи используются в сочетании с механическими, образуя гид
ромеханические и электрические передачи.

Механические передачи наиболее просты и надежны в экс
плуатации, отличаются ступенчатым изменением частоты враще
ния и сравнительно высоким к. п. д., не зависящим от переда
точных чисел. В приводе буровых установок используются сле
дующие виды механических передач: понизительные зубчатые 
редукторы, суммирующие и раздаточные цепные редукторы, кли
ноременные и карданные передачи, цепные и зубчатые коробки 
перемены передачи, шинно-пневматические муфты и другие ус 
тройства, выбираемые в зависимости от используемых двигателей, 
назначения и компоновки привода.

На рис. XVI.8 показана кинематическая схема смешанного ди
зельного привода с механическими передачами, принятая в бу
ровых установках Уралш ам ЗД-76. В блок а входят три дизеля 
(/, //, III), предназначенные для привода буровой лебедки и
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Рис. XVI.8. Кинематическая схема смешанного дизельного привода с механиче
скими передачами

одного насоса. Блок б служит для привода второго насоса от 
двух  дизелей (IV  и V). Мощность дизелей передается лебедке и 
насосам посредством эластичных муфт ЭМ, понизительных р ед ук 
торов Р, шинно-пневматических муфт А, клиноременных пере
дач КРП  и зубчатой коробки перемены передач КПП.

Трехдизельный блок а позволяет раздельно и одновременно 
передавать мощность КПП буровой лебедке и насосу 1. При 
этом могут быть использованы один из дизелей, любая пара д и 
зелей и все три дизеля I, II, III. Двухдизельный блок б позволяет 
обеспечить привод насоса 2  от каждого дизеля в отдельности или 
одновременно от двух  дизелей IV, V. Оба блока содерж ат 
П * 323



конструктивно одинаковые силовые агрегаты, объединяющие в од
ном блоке дизель, понизительный редуктор и клиноременную 
трансмиссию. По числу клиноременных шкивов различают од- 
ношкивный 1Ш  и двухшкивный 2Ш силовые агрегаты. В блоке 
а ¡указанные агрегаты  соединяются с третьим агрегатом Тр, на
зываемым силовым агрегатом коробки перемены передач.

В трехдизельном блоке одношкивный силовой агрегат 1LU 
используется д л я  привода компрессора К, а в двухшкивном си
ловом а грегате  2Ш, используемом для  привода насоса 1, транс
миссия имеет д в а  клиноременных шкива диаметром 500 и 630 мм, 
установленных на отдельных валах  и соединяемых между собой 
шинно-пневматической муфтой Д.

Коробка перемены передач КПП, предназначенная для ле
бедки У2-5-5, имеет пять прямых и четыре обратные скорости. 
От двухшкивного силового агрегата мощность дизелей I, II, III 
передается приводному валу  коробки перемены передач посред
ством сдвоенной шинно-пневматической муфты Г. Через кардан 
ные валы К В 1  и КВ2 вращение сообщается буровой лебедке 
Четыре первые скорости включаются с помощью блок-шестерен 
32/54 и 50/38 и передаются лебедке через карданный вал КВ1. 
П ятая независимая «быстрая» скорость, включаемая с поста бу
рильщика, передается лебедке от вала КВ2. Д ля  прямого и об
ратного хода используется блок-шестерня 28/28. Ниже указаны  
соединения зубчаты х колес и шестерен в зависимости от переда
ваемых скоростей.

Скорость ...............................
Соединение зубчаты х 
колес и шестерен . . .

I II III

28/38 28/38 28/38
38/82 38/82 38/82
32/88 54/66 70/50

IV V Реверс

28/38 28/38 28/70
38/82 38/82 32/88
82/38 — —

Тормоз Т предназначен для  остановки валов при отключении 
коробки перемены передач. Электростартер СТ и зубчатая пере
дача 174/10 с л у ж а т  для проворачивания валов с целью совмеще
ния зубьев вклю чаемых шестерен.

Одношкивный силовой агрегат (рис. XVI.9) состоит из рамы 1, 
на которой установлены дизель 2, понизительный редуктор 4 и 
стойки 7 клиноременной трансмиссии 6. Вал дизеля соединяется 
с приводным валом редуктора эластичной муфтой 3. Ведомый 
вал редуктора соединяется с трансмиссионным валом шинно
пневматической муфтой 5, наполняемой сжатым воздухом через 
вертлюжок 8.

Двухшкивный силовой агрегат с коробкой перемены передач 
(рис. XVI. 10) отличается тем, что шкивы 6 располагаются на од
ном сплошном валу , который передает мощность трех дизелей 
(см. рис. XVI.8 ) .  На раме 1 вместе с дизелем 2, редуктором 4, 
стойками 8 размещ аются коробка перемены передач 10 и н атяж 
ной ролик 7. С ж аты й  воздух поступает в шинно-пневматическую 
муфту 5 через вертлюжок 3, установленный на торце ведомого



Рис. XVI.9. Одношкивный силовой агр егат

вала  редуктора, а в спаренную шинно-пневматическую муфту 9 — 
с торца приводного вала  коробки перемены передач через верт
люжок 11.

Понизительный редуктор служит для снижения частоты вр а 
щения, передаваемой дизелем, до пределов, допускаем ы х клино
ременной передачей. Передаточное число редуктора 1,53, модуль 
прямозубого зацепления равен шести. Приводной вал-шестерня 5 
(рис. XVI. 11) и ведомый вал  9 с насаженным колесом 8 у с та 
навливаются на подшипниках 11 в расточки оребренного чугун
ного корпуса 3 и крышки 2, соединяемых болтами. Стыкуемые 
поверхности корпуса и крышки уплотняются картонной проклад
кой. Поверхности зубьев шестерни и колеса после цементации 
подвергаются закалке и шлифовке. Валы редуктора имеют кони
ческие хвостовики с резьбой для  посадки и крепления полумуфт.

Ведомый вал 9 снабжен отверстием для  подвода воздуха 
к шинно-пневматической муфте. Уровень масла в редукторе кон
тролируется маслоуказателем 1. Д ля предупреждения утечек 
масла через выводные концы валов во фланцах 7 установлены 
севанитовые уплотнения 6, поджимаемые кры ш кам и  10. В кор
пусе редуктора располагается змеевик 4 для охлаждения масла 
холодной водой. В зимних условиях используется для  подогрева 
масла горячей водой либо паром. Редуктор крепится к раме
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г г  з

силового агрегата  восемью болтами и после центровки фиксиру
ются коническими штифтами.

Одно- и двухшкивные силовые агрегаты используются в буро
вой установке БУ3000БД. В отличие от Уралмаш ЗД -76  эта  у с 
тановка снабжена двухвальной буровой лебедкой У2-2-11, при
вод которой осуществляется от трехдизельного блока и цепной 
коробки перемены передач, имеющей три прямые и одну обрат
ную скорости. Лебедка У2-2-11 снабжена двум я  собственными 
передачами, и вследствие этого удваивается  число скоростей, со
общаемых лебедке посредством коробки перемены передач. П р я 
мые скорости передаются втулочно-роликовыми цепями. Д л я  ре
верса используется зубчатая передача.

Во всех последующих моделях буровых установок в приводе 
лебедки преимущественно используются цепные коробки передач, 
одна из которых показана на рис. XVI. 12. В сварном разъемном 
корпусе 1 установлены ведомый 2  и ведущий 5  в алы . Корпус 
имеет поддон для масла. В поддоне установлены маслозаборник
3 и змеевик 4, используемый д л я  подогрева или о хлаж ден и я  
масла.

Ведущий вал 11 (рис. XVI. 13) смонтирован на сферических 
роликоподшипниках 5, корпуса которых вварены в боковые стенки 
коробки передач. На одном конце вала  закреплена ступица 3, 
к которой на болтах крепятся сочлененные диски 1 сдвоенной 
шинно-пневматической муфты 2  (2ШПМ 7 0 0 x 2 0 0 ) .  Н аруж н ы й  
диск снабжен двумя приливами с отверстиями д л я  установки  
аварийных болтов, включающих муфту в случае повреждения 
пневмосистемы и отсутствия сж атого  воздуха.

Зубчатая обойма 7 перемещается вдоль закрепленной на в а л у  
втулки 6 и, упираясь в кольцо 18, вступает в зацепление с з у б 
чатым колесом ведомого в ала ,  сообщая ему реверс. При пере
мещении обоймы 7 вправо включается цепная звездочка 8, сво
бодно вращающаяся на роликовых подшипниках 9  и с л у ж а щ а я  
для передачи третьей скорости. Д л я  второй и первой скоростей



используются звездочки 10  и 12, закрепленные на валу  шпон
ками. На другом конце в ал а  на прессовой посадке установлен 
шкив 14  шинно-пневматической муфты 13, используемый для бы
строй остановки валов в случае переключения скоростей коробки 
передач зубчатыми муфтами. Д л я  этого обод муфты неподвижно 
крепится к  корпусу опорного подшипника.

Ш кив 15, предназначенный для передачи вращения масля
ному насосу, предохраняется от осевого смещения шайбой 16. 
Подшипники цепной звездочки 8 смазываются через осевое и 
радиальное отверстия в вале  посредством тавотницы 17. Д ля 
см азки  опорных подшипников используется тавотница 4. Для 
уд ер ж ан и я  смазки подшипники закрываются крышками с лаби
ринтным уплотнением.

Ведомый вал 8 (рис. XVI. 14) устанавливается в корпусе ко
робки передач подобно ведущ ему валу. Сдвоенная шинно-пнев- 
м ати ческая  муфта 18  (2Ш ПМ 700x200) со ступицей 16, план
шайбой 14  и аварийным болтом 24 предназначена для включения 
«тихой» скорости. Воздух подводится в муфту через вертлюжок 
27, отверстия в валу, штуцер 15, воздухопроводы 17, 19  и уголь
ники 20. М еж ду  опорными подшипниками 2 с тавотницами 3 
на прессовых посадках установлены: ступица 5 прямозубого 
колеса 4 передачи реверса, трехрядная звездочка 6 для передачи 
подъемному валу  лебедки «быстрой» скорости, звездочка 7 для 
передачи третьей скорости.

Цепные звездочки 9 и 13  установлены на сферических под
шипниках и предназначены для  передачи II и I скоростей. Ме
ж д у  звездочками на прессовой посадке посажена зубчатая втулка
11 с подвижной обоймой 12, соединяющей вал со звездочками 9 
и 13  посредством зубчатых обойм 10. Осевое передвижение 
обоймы 12  ограничивается кольцами 25 и 26, установленными на 
звездочках  9 и 13. Подшипники звездочки 9 смазываются по
средством тавотницы 1. Д л я  смазки подшипников звездочки 13 
используется тавотница 2 1  на планшайбе 14, ввернутая в шту
цер 23  и закрепленная скобкой 22. Подшипники на валу  фикси
руются упорными втулками .

Скорости коробки перемены передач переключаются с по
мощью двух  рукояток, размещенных с наружной стороны кор
пуса коробки передач. Д л я  предотвращения одновременного 
включения двух  скоростей механизм переключения снабжен бло
кировочным устройством, допускающим поворот одной из двух 
рукояток  в том случае, если вторая рукоятка находится в ней
тральном положении. Фиксатор исключает возможность само
произвольного отключения скорости.

В буровых установках с электрическим приводом число ме
ханических передач сокращ ается и благодаря этому привод ста
новится более простым и компактным. Это видно на примере 
электропривода буровой лебедки У2-2-11 (рис. XVI. 15) в установ
к ах  У ралм аш  ЗОООБЭ. Мощность двух асинхронных электродви
гателей  3  через шинно-пневматические муфты 2 и цепные пере-
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Рис. X V I.15. Кинематическая схем а электропривода лебедки

дачи 4, 6  суммируется на в ал у  5 спаривающего редуктора 7 и 
д а л е е  передается быстроходному валу 1 цепной коробки nepe-t 
мены передач.

Реверс осуществляется электродвигателями, и это позволяет 
исключить зубчатую пару д л я  обратного хода.

В результате сокращения числа механических передач к. п. д. 
привода подъемного механизма, по данным Уралмашзавода, воз
растает  с 0,64 в дизельных буровых установках до 0,83 в элек
трических. Соответственно к. п. д. индивидуального привода бу
рового насоса составляет 0,79 и 0,92.

К числу основных недостатков механических передач отно
сится ступенчатое изменение частоты вращения. Согласно ра
венству мощностей дви гателя  и исполнительного механизма 
-МдвЯдвТ] =М п, изменение рабочих нагрузок и моментов М на з а 
данной передаче «  = nAB/t = const вызывает соответствующее изме
нение вращающего момента двигателя М№, что неблагоприятно 
сказы вается  на его экономичности и долговечности. Правильный 
выбор передачи в соответствии с рабочей нагрузкой зависит от 
квалификации бурильщика и поэтому не всегда отвечает наибо
л ее  выгодным режимам работы двигателя. Д ля  переключения пе
редач  задалж ивается дополнительное время, что приводит к уве
личению продолжительности выполняемых технологических опе
раций.

В гидромеханических передачах механические передачи соче
таю тся  с гидродинамическими. В приводе буровых установок пре
имущественно используют гидротрансформаторы. Гидродинами
ческие муфты применяют реже, так  как  они требуют более слож
ной системы управления для  глубокого и продолжительного 
регулирования передаваемого вращающего момента. Из числа 
известных гидротрансформаторов в приводе буровых установок
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форматора б

используются преимущественно комплексные, обладающие н аи б о 
лее приемлемыми для условий бурения свойствами.

Гидротрансформаторы конструктивно отличаются от ги д р о 
муфт тем, что в их рабочей полости (рис. XVI. 16), кроме т у р 
бинного 1 и насосного 2 колес, устанавливается  неподвижный 
лопаточный аппарат 3, называемый реактором. Преобразование 
момента в гидротрансформаторе происходит в результате в о з 
действия лопаток реактора на скорость и направление п отока  
жидкости, поступающей из насосного колеса на турбину. В с л е д 
ствие значительных гидравлических потерь в реакторе м а к с и м а л ь 
ное значение к. п. д. наиболее совершенных гидротрансформато
ров не превышает 0,8—0,92, тогда к а к  у  гидромуфт он со с тав л яе т  
0,94—0,98.

Преобразующие свойства гидротрансформатора и высокий  
к. п. д. гидромуфты в определенной степени совмещаются в к о м 
плексном гидротрансформаторе, конструктивное отличие к о то 
рого состоит в том, что реактор соединяется с корпусом через  
муфту свободного хода МСХ 4. При больших нагрузках, к о гд а  
момент на турбине М т больше момента насосного колеса Ма , 
на реакторе возникает момент Мф, заклинивающий МСХ и у д е р 
живающий реактор в неподвижном состоянии.

При уменьшении нагрузки, когда момент на турбине о к а з ы 
вается равным или меньше момента насосного колеса, МСХ р а с 
клинивается и реактор вращается в сторону насосного к о л е са ,  
не влияя на поток рабочей жидкости. Таким образом, к о м п л ек с 
ный гидротрансформатор способен работать в режимах ги д р о 
трансформатора и гидромуфты. В любом случае ал гебраи ческая  
сумма моментов, приложенных к гидротрансформатору, р а в н а  
нулю:

Мн +  Мр— М т =  0.



Из рассмотренного условия следует, что момент на валу тур 
бины Мт, расходуемый на преодоление внешней нагрузки, равен 
по абсолютной величине сумме моментов, затраченных на з а 
кручивание потока рабочей жидкости:

гд е  1 = лт/лн — передаточное отношение гидротрансформатора.
Внешняя характеристика комплексного гидротрансформатора, 

показанная на рис. XVI. 16, б сплошными линиями, представляет 
собой графически выраженную  зависимость к. п. д. и вращаю
щих моментов насосного и турбинного колес от передаточного 
отношения при постоянной частоте вращения насосного колеса. 
К ак  видно, внешняя характеристика комплексных гидротранс
форматоров разделена на зоны ГТ и ГМ, определяющие работу 
соответственно в реж имах гидротрансформатора и гидромуфты.

Вращающие моменты рабочих колес гидротрансформатора 
определяются по известным формулам:

гд е  р — плотность рабочей жидкости; Ят, Ян и — безразмерные 
коэффициенты момента турбины, насоса и реактора; п„ — час
тота вращения насосного колеса; D — максимальный (активный) 
диаметр  рабочей полости колес гидротрансформатора.

Д ля  лопастных колес с геометрически подобными проточными 
элементами коэффициент момента <К — величина постоянная при 
кинематическом подобии потоков, т. е. при i = const. На основа
нии указанного для  удобства выполнения расчетов, связанных! 
с моделированием гидротрансформаторов, их опытные характе
ристики представляются в виде зависимостей коэффициентов мо
мента насосного и турбинного колес от передаточного отношения

Рассматриваемые безразмерные зависимости на рис. XVI. 16, б 
показаны пунктирными линиями. От внешних характеристик они 
отличаются масштабом построения и не зависят от абсолютных 
значений р, п и О.

Коэффициент полезного действия гидротрансформатора изме
няется по закону, близкому к квадратичной параболе. Д ля срав
нения на рис. XVI. 16, б штрихпунктирной линией показано изме
нение к. п. д. гидромуфты, величина которого, как  известно, 
равн а  передаточному отношению. В рабочей зоне ГТ, где гидро- 
334

Мт —  Л1н -Ь М р.

Основные параметры гидротрансформатора: 
коэффициент трансформации момента вращения
К  =  Мт/Мп =  1 + М Р/М„;

коэффициент полезного действия
Г] =  МтП-г/МпПа =  КЬ, (XVI.3)

(XVI.2)

(XVI.1)

(XVI .4)



трансформатор преобразует величину момента (/С>1), к. п д  
выше, чем у  гидромуфты. На границе зон ГТ и ГМ р еакто р  
отключается и гидротрансформатор переходит на режим р аботы  
гидромуфты. При этом моменты на насосном и турбинном к о л е 
сах выравниваются (/(=1), а к. п. д. при дальнейшем увеличении 
частоты вращения турбины возрастает прямо пропорционально 
передаточному отношению.

Важным параметром гидротрансформатора является коэффи
циент прозрачности, указывающий на характер  изменения м о 
мента насосного колеса от частоты вращения турбины:

П =  М „((=0)Ш н(И ) =  Я„({=0)Дн (,-=1)) (X V I. 5)

где Мн({=о) и Ян(/=о) — момент и коэффициент момента насосного 
колеса при максимальной нагрузке на турбине (¿=0 — турб и н а  
застопорена); Мн (¿=1) и Л,н </=1) — момент и коэффициент м ом ента  
насосного колеса при коэффициенте трансформации, равном ед и 
нице (для комплексных гидротрансформаторов — режим ги дро 
муфты). ^

Гидротрансформаторы, у  которых П >  I, обладают прямой  
прозрачностью. В этом случае уменьшение частоты вращ ения 
турбины, вызванное увеличением внешней нагрузки, сопровож 
дается ростом момента насосного колеса гидротрансформатора 
Если П =  I, то гидротрансформатор непрозрачен, т. е. насос не 
реагирует на изменение нагрузки на турбине. При П <  1 ги дро 
трансформатор обладает обратной прозрачностью — с увел и ч е
нием нагрузки на турбинное колесо частота его вращения и м о 
мент насосного колеса снижаются.

На прозрачность гидротрансформатора решающее влияние 
оказывают размещение рабочих колес в круге циркуляции и у го л  
наклона лопаток насоса, у  прозрачных гидротрансформаторов 
Ян = уаг, а у непрозрачных >ьн = const для  всех значений г. З а в и 
симости Мт=/ (г) и М н = [ (¿) на рис. X V I.16, б относятся к непро
зрачному гидротрансформатору и свидетельствуют о том, что 
с увеличением вращающего момента турбины частота ее в р а щ е 
ния снижается при неизменном моменте насосного колеса. Н а  
практике это проявляется в том, что с увеличением внешней н а 
грузки, действующей на ведомый вал  гидротрансформатора, ч а 
стота вращения его снижается. Так к а к  момент и частота в р а 
щения насосного колеса остаются неизменными, режим работы  
двигателя при этом также не изменяется.

Комплексные гидротрансформаторы придают дизельному при
воду ряд новых свойств и возможностей. На рис. XVI. 17 пока- 
зана внешняя характеристика дизель-гидравлического а гр е га т а  
САТ-450, состоящего из дизеля В2-450 и гидротрансформатора 
ТТК1. Представленные на рисунке экспериментальные за в и с и 
мости показывают, что в дизель-гидравлическом агрегате частота  
вращения выходного (турбинного) в ала  пт изменяется от н ул я  
в тормозном режиме до максимума в режиме холостого хода при 
практически неизменной частоте вращения дизеля
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Рис. XVI. 17. Внеш няя характеристика силового агр егата  САТ-450

Вращающий момент выходного вала  Мт плавно снижается 
от максимума в тормозном режиме до минимума в режиме хо
лостого хода. Коэффициент трансформации момента /С=6 и умень
шается до К =  3 ,2 -М  при к. п. д. гидротрансформатора, рав 
ном 0,7. Бесступенчатое изменение момента и частоты вращения 
позволяет полнее использовать мощность дизеля в приводе бу
ровой лебедки и обеспечить автоматическое изменение скорости 
подъема в зависимости от нагрузки на крюке. Однако вследствие 
ограниченности коэффициента трансформации в зоне практи
чески приемлемых значений к. п. д. гидротрансформаторы в при
воде буровых лебедок самостоятельно не используются и допол
няются механической коробкой перемены передач.

В связи с этим расширяется диапазон экономического регули
рования момента до пределов, охватывающих весь практически 
возможный диапазон изменения действующих на буровую л е 
бедку  нагрузок при спуско-подъемных, ловильных и других ра 
ботах. Такие передачи обеспечивают непрерывно-ступенчатую т я 
говую характеристику лебедки. Одновременно коробка перемены 
передач используется для реверсирования дизель-гидравличе- 
ского агрегата , т ак  к а к  собственно гидротрансформатор неревер- 
сируемый.

В приводе буровых насосов гидравлические передачи обеспе
чивают автоматическое изменение давления и подачи при изме
нении гидравлических сопротивлений в системе циркуляции про
мывочного раствора. Способность гидротрансформатора разви
вать  большие вращающие моменты при малой частоте вращения 
турбинного колеса создает условия для пуска насосов под на
грузкой, т. е. без применения пусковых задвижек. В приводе ро
тора гидромеханическая силовая передача по сравнению с меха
нической передачей обеспечивает более благоприятный режим 
бурения и снижение аварий с бурильными трубами,



Анализируя работу гидротрансформаторов и их х арактери 
стики, можно отметить ряд других положительных качеств, б л а 
годаря которым гидротрансформаторы широко используют в си 
ловых передачах буровых установок. Из характеристики непро
зрачного гидротрансформатора (см. рис. X V I .16, б ) ,  следует, что 
д аж е  при заклинивании турбинного в ал а  ( ¿= 0 )  момент М н на 
насосном валу, нагружающий двигатель, остается неизменным. 
В связи с этим при правильном подборе гидротрансформатора у с 
траняется возможность перегрузки и остановки дизеля, что спо
собствует повышению срока его службы.

Гидромеханические передачи позволяют упростить уп р ав л е 
ние буровой лебедкой. Так, после подъема незагруженного э л е 
ватора нет необходимости переключения лебедки с высшей на 
низшую передачу для  последующего приподъема колонны труб  
с целью освобождения элеватора или клиньев. Это видно из 
рассмотрения равенства мощностей на насосном и турбинном к о 
лесах гидротрансформатора:

М7Пт =  МнПаЦ.

Учитывая, что Мн= р‘кн0 5пн2, рассматриваемое равенство 
можно представить в виде:

Л* Л  =  Р\.Д8лнТ)-
Подставляя вместо частоты вращения насоса пн равное ем у  

значение частоты вращения двигателя пл, получаем
п 3

Л4т =  рЯ„05^ г ] ,  (X V I.6)

я 3
пт =  рЯ„£5 (X VI.7)

Мт

Формула (XVI.6) показывает, что путем сравнительно не
большого изменения частоты вращения д ви гател я  можно обес
печить необходимое для  приподъема колонны увеличение момента 
Мт при неизменной частоте вращения пт выходного вала гидро
трансформатора. Из формулы (XVI.?) следует , что при постоян
ном моменте частота вращения пт выходного вала  пропорцио
нальна кубу частоты вращения двигателя . Поэтому регулиров
кой частоты вращения двигателя можно изменять скорость крюка 
в широком диапазоне, поднимая бурильную колонну при прихва
тах  и затяж ках  и удерж ивая  ее в подвешенном состоянии.

Рассматриваемые режимы работы ограничиваются определен
ным диапазоном нагрузок, не вызывающим перегрева гидротранс
форматоров. Рабочая жидкость м еж ду  насосным и турбинным 
колесами гидротрансформатора поглощает крутильные колебания 
двигателя, способствуя снижению уровня ш ум а  и вибраций. Б л а 
годаря гидротрансформатору улучшается синхронизация п ар ал 
лельно работающих дизелей, что позволяет полнее использовать 
их суммарную мощность,



Рис. XVI. 18. К он структи вн ая схема дизель-гидравлического агрегата САТ-450: 
1 — простановочная ш айба;  2 — щиток контрольно-измерительных приборов; 3, 4 — кониче
ские кольца; 5 — дви гат ел ь  В2-450АВ-СЗ; 6 — пробка; 7 — капот; 8 — гайка ;  9 — маховик; 
1 0 — воздухоочиститель; 11 — труба выхлопная;  12 — кож ух  соединительной муфты; 13 — 
палец резиновый; 14 — турботрансформатор; 15 — рам а ;  16 — муфта соединительная; 17 — 
стартер; 18, 21 — кры ш ки;  19 — маслозакачивающий насос; 20 — горловина; 22 — наконечник; 
23 — кожух ;  24 — радиатор ;  а  — регулируемый зазор

Однако гидромеханические передачи по сравнению с механи
ческими обладаю т значительно меньшим к. п. д. вследствие по
терь мощности в гидротрансформаторе. Д аж е  в режимах высо
ких значений к. п. д. эти потери составляют 20—25 %, что с у 
щественно ух уд ш ает  экономичность привода буровой установки 
по расходу топлива. Нагрев, обусловленный потерями мощности 
в гидротрансформаторе, требует установки радиаторов для рабо
чей жидкости, что усложняет конструкцию и эксплуатацию гид
ромеханических передач.

В приводе буровых установок гидротрансформаторы преиму
щественно используются в сочетании с дизелем. Дизель и гид
ротрансформатор объединяются в один блок, называемый дизель- 
гидравлическим агрегатом. В сочетании с электродвигателем гид
ротрансформаторы в отечественных буровых установках не 
используются,



Рис. XVI. 19. Система циркуляции рабочей жидкости

На рис. XVI. 18 показана конструктивная схема дизель-гид- 
равлического агрегата САТ-450. Дизель 5 и гидротрансформатор
14, соединенные упругой муфтой 16, монтируют на жесткой раме
15. На валу  турбинного колеса гидротрансформатора устанав
ливают шкив шинно-пневматической муфты. В состав дизель-гид- 
равлического агрегата входят радиатор 24, м асл ян ая  система 19, 
воздушные фильтры 10, вентилятор, стартер 17, электрооборудо
вание, выхлопные трубы 11. Радиатор состоит из нескольких от
дельных секций, предназначенных для охлаждения воды, масла 
и рабочей жидкости.

Вентилятор с четырьмя алюминиевыми лопастями приводится 
от коленчатого вала дизеля клиновыми ремнями. Электрообору
дование обеспечивает автоматическую прокачку м асла  перед пус
ком дизеля, управление стартером, синхронизацию частоты вра
щения одновременно работающих дизелей, сигнализацию при 
перегреве воды и масла. В раму встроены баки  для  рабочей 
жидкости гидротрансформатора и масла, используемого для 
смазки дизеля.

Система циркуляции рабочей жидкости гидротрансформатора 
показана на рис. XVI. 19. Из бака 5 рабочая жидкость через 
фильтр грубой очистки 4 подается насосом 3  в гидротрансфор
матор 2, откуда она поступает в трехсекционный радиатор 1\ и 
после охлаждения сливается в бак  5. На кож ухе дизеля установ
лен щиток для контрольно-измерительных приборов, рычагов и 
кнопок управления.

Кинематические схемы дизельного группового привода с гид
ромеханическими передачами можно рассмотреть на примерах бу
ровой установки БУ 5000ДГУ (см. рис. 19 П приложения). Мощ
ность каждого из четырех дизелей 6 через эластичные муфты М
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П ар ам етр ы У ралм аш  ЗД-76 БУ3000БД БУ4000ДГУ

Компоновка привода 
Тип дизеля

Число дизелей  
В том числе дл я  привода: 

лебедки и ротора 
буровы х насосов 

С ум м арн ая установоч
ная мощность, кВ т  
Т ип передач 
Г идротрансформатор 
С ум м арн ая мощность ди- 
зель-гидравлических а г 
регатов, кВ т  
Тип понизительного ре
дуктора
Соединение ди зеля с по
низительным редукто
ром и гидротрансформа
тором
Соединение понизитель
ного р едукто ра и гидро
трансформатора с транс
миссией
А грегаты  д л я  суммиро
вания мощности 
Коробка перемены пере
дач лебедки и ротора 
Соединение агрегатов для 
суммирования мощности 
с КПП
Соединение агрегатов 
д л я  суммирования мощ
ности с насосами 
Втулочно-роликовые 
цепи:

суммирую щ его р едук
тора
коробки перемены
передач 

Ш инно-пневматические 
муфты:

понизительного р едук
тора и дизель-гидравли
ческого а гр егата  
коробки перемены пе
редач
б уровы х насосов 

М асса привода, т

Смешанная 
В2-450АВ-С2

3
5

1654

ВА-450-АВ-С2

5

3
5

1654

М еханическая

Цилиндрический Зубчатый

ШПМ

Одно- и двухшкивные 
клиновые передачи 

Зубчатая

ШПМ

ШПМ

МП500

МП700

МП500
39,6

4Н-44.45

МП500

МП700

МП500
41

Труп 
В2-ТК-СЗ

4
4

1323

ТТК-669
1058

Кардан

Карданный
редук

Кардан

бН-38,1

ЗН-50,8

МП500

МП700

МП500
44,8



Б У5000ДГУ БУ6500ДГ ВУ75Бр-70 БУ80БрД Б У 2500Д Г У

повая Смешанная Групповая
(64Н-21/21) 1А-6Д 49 1Д-12-Б В2-450-АВ-СЗ В2-450А В-С З

(64Н-26/36)
4 4 2 3 3

4 3 2 3 3
4 4 2 3 3

1852 3087 618 1000 1000

'идромеханич еская
ТТК-745 ТТК-932 ТТК-1 ТТК-1 К ТТК-1

1411 2646 495 800 800

— — — — —

Эластичная муфта

ный вал , ШПМ ШПМ Карданный вал , ШПМ

Цепной редуктор

Цепная Зубчатая Цепная

вал, цепной ШПМ ШПМ, карданный в ал ,
тор, ШПМ цепной редуктор

ный вал, ШПМ ШПМ Карданный вал , ШПМ

ГОСТ 21834-76 бН-44,45 6Н-31.75 6Н-31,75 6Н -31 ,75

ЗН-50,8 6Н-44,45 — ЗН -44,45 ЗН -44,45

МП500 МП700 2МП500 МП500 МП500

МП700 МП700 2МП500 МП700 М П700

МП500 МП700 2МП500 2МП500 2М П 500
57 91,8 — — —



передается  гидротрансформатором 7, которые посредством кар 
дан н ы х  валов КВ и шинно-пневматических муфт соеди
няю тся с трансмиссионными валами суммирующего редук
тора  11. М еж ду  трансмиссионными валами установлены цепные 
передачи, включаемые кулачковыми муфтами. Крайние транс
миссионные валы редуктора посредством механических пере
д ач  соединяются с буровой лебедкой 2, буровым ротором 
и насосами 9. Схема привода обеспечивает возможность пере
дачи  мощности лебедке и буровым насосам от каждого дизеля 
в отдельности и при любом сочетании двух, трех и четырех ди
зелей. Благодаря этому обеспечивается маневрирование мощно
стью установленных дизелей в зависимости от практических
н уж д .

Техническая характеристика дизель-гидравлических агрега
тов, используемых в приводе буровых установок, приведена
в табл. ХУ1.4.

Н а рис. XVI.20 показан цепной редуктор установки 
БУ2500ДГУ, предназначенный для передачи мощности трех ди
зель-гидравлических агрегатов, соединяемых с валами  3, 5, 6 ре
дуктора . Корпус 4  сварной конструкции состоит из двух плотно 
соединяемых частей Л  и П. Редуктор закрывается крышкой, в ко
торой имеются люки для  осмотра и технического обслуживания 
системы смазки и цепных передач. Валы редуктора установлены 
на двухрядных сферических роликоподшипниках 11. Внутренние 
обоймы подшипников опираются в промежуточные втулки 13 и 
затяги ваю тся гайками 12. Такой способ крепления обеспечивает 
точную осевую фиксацию подшипников и позволяет установить 
их с небольшим диаметральным натягом без опасности смятия 
посадочной поверхности вала .

Осевой натяг, создаваемый гайкой, надежно страхует внут
реннюю обойму от проворота на валу. Н аружные обоймы под
шипников устанавливают в стаканах 17, которые плотно крепят 
к  корпусу редуктора шпильками 18. Осевая фиксация наружных 
обойм осуществляется кольцевыми стопорами 15  и крышками 16 
с уплотнительными прокладками. В зависимости от толщины уп
лотнительной прокладки обеспечивается установка наружной 
обоймы с осевым зазором или натягом. На валах  редуктора з а 
креплены шестирядные цепные звездочки 7 с шагом 31,75 ¡мм. 
Смещение парных звездочек относительно друг друга  не превы
ш ает  1 мм.

Крайние валы 9 и 22  снабжены цепными звездочками 8 для 
привода масляных шестеренчатых насосов 10. Из картера редук
тора масло, подаваемое шестеренчатыми насосами, по маслопро
водам  поступает на цепи и подшипники валов. На валу  5 смон
тирована шестерня для  привода от стартера 14, предназначен
ного для  поворота валов редуктора и коробки передач лебедки 
на небольшой угол.

В рассматриваемой конструкции цепные звездочки не имеют 
кулачковы х  муфт, поэтому упрощаются конструкции и управле-
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ние редуктором. Однако независимо от числа работающих д в и 
гателей все валы редуктора находятся в постоянном вращении —  
это недостаток рассматриваемой конструкции. Шкивы 19 шинно
пневматических муфт устанавливаются на двухрядных сфериче
ских роликоподшипниках 21, см азы ваем ы х  с помощью м а с л е 
нок 20. Планшайбы 1 шинно-пневматических муфт соединяются 
с валами. Д л я  страховки от провертывания и фиксации п л а н 
шайбы в определенном положении относительно отверстия в а л а  
для подачи воздуха конусное соединение дополняется шпонкой 2.

Гидромеханические передачи улучшают пускорегулировочные 
характеристики привода. Однако вследствие потерь мощности 
в гидротрансформаторе к. п. д. привода с гидромеханическими 
передачами ниже, чем привода с механическими передачами.

В электромеханических передачах механические передачи и с 
пользуются в сочетании с электромагнитными муфтами. Э л е к 
тромеханические передачи используются в буровых ус тан о вках  
БУ5000ЭУ, БУ2500ЭУ, имеющих в основном приводе синхронные 
электродвигатели.

Электромеханические передачи позволяют более эффективно 
использовать нерегулируемые синхронные и асинхронные д в и г а 
тели в приводе буровых установок. Б лаго даря  электромагнитным 
муфтам обеспечиваются плавный пуск и остановка лебедки  
и насосов без отключения электродвигателей. Электромагнитная 
муфта и электродвигатель устанавливаю тся на общей р а м е  
и образуют силовой агрегат привода.

Основные сведения о составе и техническая характеристика 
приводов современных отечественных буровых установок д ан ы  
в табл. XVI.5 и XVI.6.

Пневматические механизмы буровых установок работают на 
сжатом воздухе, вырабатываемом компрессором. Пуск, остановка 
и реверсирование пневматических механизмов осуществляются 
при помощи воздушных распределителей кранового, клапанного 
или золотникового типов с ручным и ножным управлением. 
В цепь питания воздухом включаются редукторы давления, об
ратные и предохранительные клапаны, фильтры для очистки в о з 
духа от влаги, масла и пыли. Д ля подвода воздуха используются 
металлические трубы и резиновые шланги с многослойным к о р 
довым плетением. Неподвижные трубопроводы соединяются при 
помощи быстросоединяемых муфт, а т а к ж е  обычных угольников 
и тройников. Соединения имеют надежное уплотнение, исключаю
щее утечку воздуха.

§ 4. ВЫБОР ДВИГАТЕЛЕЙ И РАСЧЕТ СИЛОВЫХ ПЕРЕДАЧ

Расчетная мощность двигателя определяется по мощности при
водимых машин и механизмов с учетом принятых компоновки и 
схемы передач. В случае индивидуального привода мощность д в и 
гателя



При групповом приводе мощность двигателя определяется по 
мощности одновременно приводимых машин и механизмов

Na =  {N1 +  N2 +  . . . +  NK)/i\. (XVI.9)

Д ля  многодвигательного привода
NA =  N/zr\ и Nn =  {N1 Jr N2+  ■ ■ ■ + N K)/zf], (X VI.10)

Здесь Nn — расчетная мощность двигателя ; N — мощность при
водимой машины; Nu N2, . . . ,  Nk — мощности одновременно при
водимых k машин; г) — общий к. п. д., учитывающий потери мощ
ности в передачах; 2 — число двигателей в многодвигательном 
приводе.

При последовательном расположении п отдельных передач

Л = r|iTla • • • %> (X V I.11)
где г)ь т]2, . . . ,  г\п — к. п. д. отдельных передач, расположенных 
после соответствующего двигателя.

Если от данного двигателя приводится в движение несколько 
машин и передачи располагаются параллельно, то общий к. п. д.

Мг +  Ы2+  ■ • • + N k____  (XVI. 12)
iVi/ir|i -j- N "И • • • Nfe/T|fe

Если несколько двигателей с параллельно расположенными 
передачами приводят в движение одну машину, то к. п. д. опре
деляется отношением мощности, подведенной к рассматриваемой 
машине от всех двигателей, к суммарной мощности двигателей

NдхГ)! -f- Nд2Г|2 +  • • • Д̂пТ|п (XVI. 13)
^Д1 +  N Д2 “Ь • • • +  ^ д/j

где iVÄi, Na............ Л̂ дп — расчетные мощности двигателей.
При одинаковых по мощности двигателях  (АГД1 = Л̂ Д2 = - ■ ■ = 

=  NAn) формула XVI. 13 для расчета общего к. п. д. принимает 
вид:

П =  (% +  % +  • • • +Чп)/п (XVI. 14)

К- п. д. наиболее распространенных элементов кинематиче
ской схемы буровых установок приведены в табл. XVI.7. Д ля  
облегчения расчетов рекомендуется пользоваться значениями 
к. п. д., выраженными в виде степени с основанием 0,99:

г] =  0,994),996 . . . 0,99c =  0,99a+i’+---+ ‘\

Значения 0,99™ для m =  1-М0 приведены в табл. XVI.8.
В зависимости от величины расчетной мощности и ограниче

ний по массе и габаритам  выбирают тепловой либо электриче
ский двигатель, номинальная мощность которого должна быть



равна или близка к расчетной. Выбранный дви гатель  должен обес
печить разгон приводимого механизма с задан н ы м  ускорением и 
не испытывать длительных перегрузок, вызываю щ их перегрев
Т а б л и ц а  XVI.7. Коэффициенты полезного действия элементов 
кинематической цепи

ЭЛЕМЕНТЫ К.п.д.

КИНЕМАТИЧЕСКОЙ

ЦЕПИ
0,99а

|o 
O

I 

|о 
о|

Ban на подшипниках

'качения 0,99 0,99

— Q —

Вал карданный 0,99 0,99

э—j c : : : j  р Е

Передача втулочно-роли

ковой цепью 0,97 0,993

Зацепление эвольвентное 

цилиндрическое 0,98 0,992

Зацепление М Л. Новикова 

цилиндр ическое 0,99 0,99

ЭЛЕМ ЕНТЫ

К И Н ЕМ АТИ ЧЕС КО Й

Ц ЕПИ

К.п.д.

Т) 0,99*

i > K

Зацепление эвольеентное 

коническое

Зацепление М.Л. Новикова 

коническое

0,97

0,98

0,993

0,992

Передача клиноременная 0,94 0,99

ПГ\

\Л/

Г идротрансформатор 0,80 0,9922

(Более точные значения к .п д . следует

I I
определять по внешней характеристике 

I
диэель-гидравлического агрегата)

генератор переменного 

или постоянного тока 0,92 0,93“



ЭЛЕМЕНТЫ К.п.д
1/1лиС1|1ЛТ1>1иСП/П1/1К И Н с М А  1 ИМ сЬгчиИ

ЦЕПИ 0 ,9 9 а

Талевая система

(полиспаст)

3 x 4 0,900. 0 ,9 9 10

4 х 5 0,874 0 ,9 9 13

5 x 6 0,849 О.ЭЭ1'’

6 x 7 0,825 б,9919

7 x 8 0,802 0 ,9 9 22

Значения к.п.д. талевой
системы подсчитаны при

к.п.д. одного шкива на
подшипниках качения

VI  = 0 ,9 7

При других значениях к.п.д.

одного шкива 7) к.п.д.

талевой системы

определяется по формуле

II

(Г 1 
1

С точностью до второго

знака после запятой к.п.д.

талевой системы может
быть определен по формуле

или
'тс + 1

Ч т с = П , 2 >

где /т£ передаточное число

талевой системы

-

электродвигателя и ускоренный износ теплового двигателя. Д ля  
окончательной оценки приемлемости выбранного двигателя необ
ходимо определить фактически используемую мощность дизеля 
и соответствие номинального момента электродвигателя эквива-



т 0,99т т 0 ,9 9 "г т 0,99т т 0,99т

1 0 ,99 11 0 ,8 9 21 0 ,81 31 0 ,73
2 0 ,98 12 0 ,8 9 22 0 ,8 0 32 0 ,72
3 0 ,97 13 0 ,8 8 23 0 ,7 9 33 0,72
4 0 ,96 14 0 ,8 7 24 0 ,7 9 34 0,71
5 0 ,95 15 0 ,8 6 25 0 ,7 8 35 0 ,70
6 0 ,94 16 0 ,8 5 26 0 ,7 7 36 0 ,70
7 0 ,93 17 0 ,8 4 27 0 ,7 6 37 0 ,69
8 0 ,92 18 0 ,8 3 28 0 ,7 5 38 0 ,68
9 0,91 19 0 ,8 3 29 0 ,7 5 39 0 ,68

10 0 ,90 20 0 ,8 2 30 0 ,74 40 0 ,67

ж и тн о м у  моменту в случае его работы в повторно-кратковремен- 
ном режиме.

Мощность дизеля, фактически используемая в основном при
воде буровой установки, зависит от условий его эксплуатации и 
сопутствующих потерь мощности, указанных ниже.

Потери мощности дизеля
Отклонение условий эксплуатации (температура, атмосферное
давление, износ, качество топлива и т. п.) ^ ................................... .......0,95 =  0 ,99^
Привод вентилятора к2 .................................................................................... .......о '95 =  0 996
Сопротивления на выхлоп и всасывание 63 ....................................0,95 =  0,'Э96
Привод компрессора буровой установки (потери мощности при
водятся к  одному дизелю) .......................................................................... .......0,95 =  0 ,995
Спарка дизелей &6:

в двухдизельном приводе ..................................................................... .......0,95 =  0 99в
трех и более одновременно работающих д и з е л е й ......................... .......0,92 =  о'Э98

С учетом рассматриваемых видов потерь фактически исполь
зуем ая  мощность дизеля и момент составляют:

=  -Л/дн&1&2̂ з; Мя =  УИдн&х&гйз, (XVI. 15)

где NЛ, Мд„ — паспортные значения мощности и момента дизеля.
В групповом приводе мощность, передаваемая одним дизелем 

в трансмиссию:
при механических передачах

NЦ — Nдн&1&2̂ 3̂ 4̂ 5‘> (X VI. 16)

при гидромеханических передачах

Мд = ЛГдг/г4, (XVI. 17)

где Л̂дг — мощность дизель-гидравлического а гре гата .



Электродвигатель буровой лебедки предварительно выбирают
по номинальной мощности, величина которой определяется из 
условия

ЛГ„ =  ЛГл/л&. (XVI. 18)
где Ыл — мощность буровой лебедки; г) — к. п. д., учитывающий 
потери в передачах  от двигателя до подъемного вала лебедки;
& = 1 ,3ч-1 ,45— коэффициент возможной перегрузки электродви
гателей.

Номинальный момент предварительно выбранного электродви
гателя долж ен  быть равен или больше эквивалентного момента. 
Эквивалентный момент, называемый такж е  среднеквадратичным, 
равен некоторому абстрактному неизменному моменту, при кото
ром нагрев двигателя будет таким же, к ак  и при переменных 
значениях моментов, з адаваем ы х  реальным режимом нагруже
ния [24].

Электродвигатели буровых насосов и ротора работают в ре
жимах, характеризующихся сравнительно большой продолжи
тельностью циклов и небольшим изменением момента. При этом 
для  обеспечения нормального температурного режима достаточно, 
чтобы номинальная мощность выбранного двигателя удовлетво
ряла условиям :

для буровых насосов N = Nб. н/лн",
для  ротора N = N$1 г]р, 

где Лгр — мощность бурового насоса и ротора; г|н; %  —
к. п. д. силовых передач бурового насоса и ротора.

В буровых установках лебедка и ротор преимущественно снаб
ж аю тся групповым приводом. Так к ак  в процессе бурения ле
бедка и ротор одновременно не используются, двигатели их груп
пового привода выбирают по мощности лебедки, значительно 
превышающей мощность ротора. В связи с этим двигатели груп
пового привода при работе ротора оказываются недогруженными. 
Более экономичен индивидуальный привод ротора со сравни
тельно небольшим маховым моментом трансмиссии и регулируе
мым двигателем .

Мощность на валах  силовых передач и механизмов, кинема
тически связанны х с валом двигателя, определяется по формуле

N1 =  (X VI.19)

где Ыг — мощность, передаваемая 1-м валом; т]г-— к. п. д. сило
вой передачи от вала двигателя до /-го вала.

Рассматриваемую  формулу можно представить в виде:

М £ОЭ; =  М д ( О д в Т]г,

откуда

М ( =Мд-^®-Л|=М„»<г1«, (XVI.20)

где Мд, М{ — вращающие моменты двигателя и ¿-го вала ; (одв,



(Ш — угловые скорости двигателя и ('-го в ала ;  г'< — передаточное 
число от двигателя до /-го в а л а ;  г|, — к. п. д. силовых передач от 
вала двигателя до /'-го в ала .

Передаточное число в ы р аж ает  отношение частоты вращения 
ведущего звена к частоте вращения ведомого звена . Д л я  много
ступенчатых передач передаточное число

Н ~ г 11Л з • • • Н-1, />

где /'1, 2, /2,з, . . . ,  ¿¿-1, г — передаточные числа отдельных передач, 
расположенных между двигателем и ¿-м валом.

В ременных и других фрикционных передачах передаточное 
число выражается через отношение диаметров ведомого Бч и 
ведущего Д  шкивов. Так к а к  окружные скорости обоих шкивов 
равны, то при отсутствии проскальзывания

(0]£)]/2 = 

откуда

¿1, 2 ”  0̂1/СО2 ^

Аналогично для зубчатых и цепных передач передаточное 
число выражается отношением числа зубьев ведомого и веду
щего колес:

¿1. 2 = 22/21-

В практических расчетах удобно пользоваться значениями си
ловых передаточных чисел: ¿с г = ¿г"Пг (где ¿с/ — силовое передаточ
ное число от двигателя до /'-го вала ) .

По силовому передаточному числу определяется вращающий 
момент на ¿-м валу:

М { =  М ли {. (XVI.21)

В качестве примера на рис. 22П и в табл. 4П приложения 
приведен расчет кинематических и силовых передаточных чисел 
для валов группового трехдизельного привода. Н а основе полу
ченных данных определяются расчетные сочетания крутящ его  мо
мента и частоты вращения, необходимые для  прочностных рас
четов валов, подшипников, муфт, цепных и зубчаты х  передач, 
а такж е  других деталей, входящих в состав привода. О кружная 
сила на зубчатых колесах и цепных звездочках

Р; =  2М;/Уд,

где —‘диаметр делительной окружности зубчатого колеса или 
цепной звездочки.
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В ал ы  и другие детали механических передач лебедки рассчи
ты ваю тся  на прочность по наибольшим крутящим и изгибающим 
моментам , определяемым по моменту двигателей и силовым пе
редаточным числам. При дизель-гидравлическом приводе и элек
тродви гател ях  постоянного тока , обеспечивающих бесступенчатое 
регулирование частоты вращения лебедки, значение наибольшего 
момента ограничивается моментом, создаваемым от допускаемой 
нагрузки  на крюке подъемного механизма буровой установки. 
В расч етах  на сопротивление усталости коэффициент эквивалент
ности /Сэ = 0,5 (см. табл. 2П).

В ал ы  привода насоса рассчитываются на прочность с учетом 
коэффициента перегрузок по моментам, обусловленным мощно
стью и частотой вращения трансмиссионного вала :

(От1с I 1С I
где Мс — крутящий момент на ¿-м валу, расположенном между 
насосом и двигателем; Мт — крутящий момент на трансмиссион
ном в а л у  насоса; Л̂ б.н — мощность насоса; сот — частота враще
ния трансмиссионного вала  насоса; гс!- — силовое передаточное 
число м е ж д у  /-м валом привода и трансмиссионным валом на
соса; /Сп коэффициент перегрузки, по принятым Уралмашзаво- 
дом нормам  в расчетах на статическую прочность коэффициент 
перегрузки К п =  2,5.

В расчетах  на сопротивление усталости нагрузки принима
ются стационарными: /Сэ= 1 , /С„=1,8-ь2 для цепных передач, 
/Сп= 1,4-=- 1,6 для  ременных передач.

В алы  привода ротора рассчитывают по наибольшему крутя
щему моменту на быстроходном валу ротора, определяемому из 
его технической характеристики. Коэффициент перегрузки /Сп = 
= 1,25. В расчетах на сопротивление усталости нестационарный 
режим нагружения ротора учитывается коэффициентом эквива
лентности. Значения коэффициентов эквивалентности и допускае
мых зап асов  прочности приведены в приложении (табл. 2П).

При проектировании гидромеханических передач к заданному 
дизелю необходимо выбрать гидротрансформатор и построить их 
совместную механическую характеристику для последующих си
ловых и прочностных расчетов. Для этого предварительно выби
рают прототип комплексного гидротрансформатора с известной 
безразмерной характеристикой, обладающего наиболее подходя
щими энергетическими и конструктивными параметрами. По 
внешней характеристике дизеля (рис. XVI.21, а) выбирают рас
четные значения вращающего момента МА и частоты вращения 
/1Д, соответствующие режиму максимальной мощности дизеля.

Расчетное значение коэффициента момента Хи выбирают по 
характеристике гидротрансформатора. Д ля прозрачных гидро
трансформаторов эти значения соответствуют режиму максималь
ного к. п. д. либо режиму работы гидромуфты. Д л я  непрозрач
ных гидротрансформаторов Я„, как указывалось ранее, имеет 
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Рис. ХУ1.21. Характеристики совместной работы дизеля с гидротрансф орматором

одинаковые значения для любых режимов работы. Расчетные 
величины вращающего момента и частоты вращения дизеля  при
равниваются к нагрузочным значениям рассчитываемого гидро
трансформатора: Мд = Мр и «д = пр.

Вращающие моменты выбранной модели и рассчитываемого 
гидротрансформатора составят (Ам = 1(1е т ) :

где /)м и £)р — активные диаметры модели и рассчитываемого гид
ротрансформатора; пш и Пр — частоты вращения насосного ко
леса модели и рассчитываемого гидротрансформатора.

Представив моменты в виде отношений

получим формулу для определения диаметра рассчитываемого 
гидротрансформатора:

р к г  р м м р (X V I .22) 
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Т а б л и ц а Х У1.9. Расчет параметров совместной работы дизеля В2-450 
и гидротрансформатора ТТК1

П арам етр ы ,  обозначение Способ определения Численное значение

Д и ам етр  гидротрансформатора 
О , м
П лотность рабочей жидкости р, 
кг/м3

Задано 0л

90

55

0

П ередаточное отношение / Рис. X VI.21, б 0 0,2 0,5 0,8
Коэффициент момента насосного 
колеса ГТ Х,г
Ч асто та вращения насосного ко
леса , с - 1 :

То ж е 

Выбираем

0,060 0,067 0,064 0,046

п 1 13,5 13,5 13,5 13,5

п \ 20 20 20 20

п [
М омент насосного колеса ГТ, 
Н : м:

27 27 27 27

м \ 490 550 525 380

М\ 1080 1210 1150 850

< 1970 2200 2100 1510
Ч асто та вращения дизеля пд , 
об/мин

Рис. X VI.21, а 1580 1510 1560 1750

М омент на вал у  дизеля Жд , Н -м То ж е 1940 2000 1970 1700
Коэффициент трансформации К Рис. X VI.21, б 4,2 2,7 1,7 1,0
Момент турбинного колеса ГТ 
М 2, Н -м

м 2 =  м хк 8150 540 3350 1700

К . п. д . гидротрансформатора т) Рис. X VI.21, б 0 0,54 0,85 0,80
Ч асто та вращ ения выходного вала 
ГТ  п2, об/мин

П2 =  Пд1 0 300 780 1400

При отсутствии гидротрансформатора с колесом, диаметр ко
торого соответствует расчетному, необходимо спроектировать но
вую  модификацию гидротрансформатора. По условию подобия 
линейные размеры проектируемого гидротрансформатора должны 
быть пропорциональны отношению £)р :О м, а угловые размеры 
лопаток принимают одинаковыми с прототипом.

Н а рис. XVI.21 приведены внешняя характеристика дизеля 
В2-450 (а) и характеристика гидротрансформатора ТТК1 (б). 
Р ассматриваемы й гидротрансформатор относится к прозрачным. 
Д л я  построения совместной характеристики двигателя и прозрач
ного гидротрансформатора необходимо знать текущие значения: 
частоту  вращения па и крутящий момент Мл дизеля при различ
ных передаточных отношениях гидротрансформатора. Д ля этого 
предварительно по рис. XVI.21, б выбирают ряд значений А,1 и 
д л я  каж дого  выбранного значения рассчитывают нагрузочные ха
рактеристики насосного колеса гидротрансформатора, определяю
щие изменение вращающего момента на насосном колесе в зави
симости от его частоты вращения Л4(=АгрЛ121)5.



Коэффициенты момента определяют по кривой = / (/) х а р а к 
теристики гидротрансформатора. По полученным данным строят 
кривые А Т к о то р ы е  при совмещении с моментной х ар ак тер и сти 
кой Мд дизеля (рис. XVI.21, а) определяют частоту вращ ен ия пх 
и момент М 1 дизеля для рассматриваемых нагрузочных х а р а к т е 
ристик гидротрансформатора. Д ал ее  по характеристике гидро
трансформатора на рис. XVI.21, б находят значения К  и г| для  
принятых в расчете передаточных отношений г.

На рис. XVI.21, в — совместная характеристика дизеля и гидро
трансформатора— откладывают п2 =  па и соответствующие им 
значения г] и М2 = МХК- По полученным точкам строят кривы е 
М2 = !  (п2) и г]=| (п2).

Расчеты для построения приведенных на рис. XVI.21 х а р а к 
теристик совместной работы дизеля  В2-450 и гидротрансф орма
тора ТТК1 даны в табл. XVI.9.

Д ля непрозрачных гидротрансформаторов режим работы  д ви 
гателя остается стабильным (:Я1 = сопз1) вне зависимости от н а 
грузки на ведомом валу. В этом случае показатели совместной 
характеристики определяют по формулам

п2 =  Пр1; М 2 =  М д/(; ц =  К1,

где /, К, т] ■— взаимосвязанные параметры, определяемые по без
размерной характеристике гидротрансформатора.

§ 5. ДИН АМ ИКА ПРИВОДА

Во время переходных процессов при пуске и остановке лебедки , 
насосов и ротора, а также при резких изменениях технологиче
ских нагрузок к действующим на привод буровых устан овок  с т а 
тическим нагрузкам добавляются динамические, обусловленные 
инерцией и упругими колебаниями приводимых масс. З а д а ч а  д и 
намики— определение характера и величины этих нагрузок  в от
дельных узл ах  и деталях привода. Знание характера и величин 
динамических нагрузок позволяет уточнить расчеты на прочность 
и определить эффективные меры повышения производительности, 
надежности и долговечности привода.

Динамические свойства любой машины, в том числе и при
вода буровых установок, характеризую тся инерционными п а р а 
метрами, к которым относятся: т  — масса узлов и элементов, к г ;  
I — момент инерции подвижных частей, к г -м 2; С Б 2 = 4д1  —  м ах о 
вой момент; б  — жесткость или упругость отдельных элементов  
привода и приводимой машины, Н/м (линейная ж есткость) или 
Н •м/рад (угловая жесткость).

На динамику привода буровых установок помимо у к а з а н н ы х  
параметров существенно влияют пусковые свойства д в и га те л я ,  
точность монтажа и наличие зазоров в сочленениях, п оследова 
тельность включения приводимых масс, определяемая принятой 
схемой управления, и режим включения, зависящий от типа и



конструкций сцепных муфт (шинно-пневматическая, гидродинами
ческая ,  электромагнитная) , а такж е  квалификации и навыков бу
рильщика. В процессе бурения скважин и при спуско-подъемных 
операциях динамические нагрузки возникают в период резких 
изменений технологических нагрузок вследствие ударов дви ж у
щ ейся колонны труб о выступы, каверны и другие неровности 
в стенках  скважины, заклинивания долота, образования сальни
ков  на пути циркуляции промывочной жидкости и при других 
подобных явлениях.

Опыты показывают, что наличие газа в промывочной жидко
сти, недостаточное наполнение цилиндров, пульсация давления 
вследствие плохой регулировки компенсаторов вызывают значи
тельные динамические нагрузки  в приводе буровых насосов. Под 
действием резко изменяющихся внешних нагрузок упругие эле
менты исполнительных механизмов и привода деформируются и 
кроме основных поступательного и вращательного движений 
совершают поперечные и крутильные колебания. Периодически 
изменяющиеся при этом мгновенные силы упругости приводят 
к  динамическим перегрузкам, вызывающим преждевременные 
поломки от усталости. Силы инерции и упругие колебания дви
ж ущ и хся  частей передаются основанию и вызывают вибрацию, 
в  результате которой ухудш аю тся условия труда  и возникают 
преждевременные поломки от вибрационной усталости.

Теоретическое исследование динамики привода буровых уста
новок затрудняется вследствие сложности кинематических схем 
и большого числа сосредоточенных и распределенных масс, со
держ ащ ихся м еж ду  двигателем  и исполнительными органами, 
влияния сил упругости и технологических факторов в различных 
случайных комбинациях. Поэтому действительную конструктивную 
схем у  привода обычно заменяют простой эквивалентной схемой 
с сосредоточенными массами и жесткими связями, обеспечиваю
щей требуемую точность расчета. При этом задача  динамики при
вода  решается методами статики на основе известного принципа 
Д ал ам б ер а .  Момент, действующий на рассматриваемое звено при 
разгоне

М  г =  (Мот +  е/,-) Щ{-, (XVI.23)

при торможении

М г= (М ст+(о/1) — . (XVI .24)
ти

гл е  Мст — статический момент, приведенный к валу  двигателя 
(при разгоне) или к в а л у  тормоза (при торможении); е — угло -̂ 
вое ускорение вала  двигателя  или тормоза; /< — приведенный 
к  в ал у  двигателя или тормоза момент инерции всех вращающихся 
и поступательно движущ ихся масс от рассматриваемого звена до 
наиболее удаленного от двигателя; й; г], — передаточное число 
и к. п. д. передачи от двигателя до рассматриваемого звена.



С учетом характеристик двигателя выражение (XVI.23) з а п и 
сывается в следующем виде:

М; (Л1с: ; Л1„ /¡11,, (X V I .25)

где Ми — избыточный момент на в ал у  двигателя ; I — приведен 
ный к валу  двигателя момент инерции всех движущих масс.

Значение избыточного момента на в ал у  двигателя за в и с и т  
от типа двигателя и составляет:

для асинхронного электродвигателя с фазовым ротором М и — 
= 1,45 Мн—М ст;

для асинхронного электродвигателя с короткозамкнутым ро 
тором М и = 0,8Л1п—М ст;

для двигателя внутреннего сгорания и гидродвигателя

Ми = М Д'—Мст', М д ---■ 1,05МН,

где Мп — пусковой момент, для электродвигателей Мп =  кМ и\ 
Мн — номинальный момент двигателя ; & — коэффициент п уск а ,  
устанавливаемый из каталога на двигатели.

Приведенный к валу  двигателя момент инерции всех м асс  
механизма

где /г — момент инерции /-й вращающейся детали; /,• — п е р е д а 
точное число от электродвигателя до /-й детали; т  — м асса  по
ступательно движущихся деталей и колонны труб; V — скорость 
поступательно движущихся масс; пя — частота вращения д в и г а 
теля.

В практических расчетах на прочность динамические п ере
грузки учитываются в расчетной нагрузке, определяемой по о д 
ному из следующих условий:

где М — расчетная нагрузка (момент, усилие, давление); .Л4тах — 
длительно действующая максимальная нагрузка ; Мт  — паспорт
ная нагрузка; /Сд— коэффициент динамичности; Кп — коэффи
циент перегрузки.

Расчетную нагрузку удобнее определять по паспортной н а 
грузке и коэффициенту перегрузки. Д етали  привода подъемного 
механизма рассчитываются по наибольшей нагрузке из числа п ре
дельных на каждой из скоростей подъема. Коэффициенты п ере
грузки и динамичности принимаются равными единице. Из этого 
следует, что для привода подъемного механизма паспортная и 
длительно действующая максимальная нагрузки равны.

к—п
(X V I .26)

М — Мщах^Сд) М — Мт К П1



Детали привода насоса рассчитывают на прочность по пас
портной нагрузке, определяемой по мощности насоса и номиналь
ной частоте вращения трансмиссионного вала  насоса с учетом ко
эффициентов перегрузки. Аналогично по паспортной нагрузке вы 
числяют детали привода ротора. Расчетную нагрузку при этом 
определяют по крутящ ем у моменту на столе либо быстроходном 
в а л у  ротора при заданной мощности ротора и наименьшей ча
стоте вращения стола ротора.

Глава XVII 
МУФТЫ

§ 1. ОБЩИЕ СВЕДЕН И Я

Муфты передают вращение с одного вала  на другой или с вала 
на свободно сидящую на нем деталь (например, цепную звездочку, 
зубчатое колесо). Характерная особенность муфт заключается 
в том, что они не изменяют величину и направление передавае
мого вращающего момента. Муфты выбирают по передаваемому 
вращающему моменту и диаметру соединяемых валов. В буровых 
машинах и механизмах используются муфты различных конструк
ций и видов, отвечающие определенным монтажным и эксплуа
тационным требованиям.

Муфты делятся  на механические, гидравлические и электро
магнитные. Механические муфты по назначению подразделяются 
на постоянные и сцепные. Постоянные муфты не допускают разъ
единения валов в процессе работы машины. Д ля  разъединения в а 
лов, соединенных постоянными муфтами, требуется их разборка, 
которая производится при ремонте и демонтаже. Сцепные муфты 
сл уж ат  для  соединения и разъединения валов на ходу или при 
кратковременных остановках.
§ 2. ПОСТОЯННЫЕ МУФТЫ

Д л я  постоянного соединения валов применяются неподвижные 
(глухие) и подвижные муфты. Наиболее просты по конструкции 
г л у х и е  м у ф т ы ,  выпускаемые трех видов: втулочные со штиф
тами и со шпонками, фланцевые (поперечно-свертные) и про- 
дольно-свертные. Глухие муфты могут быть использованы при 
строгой соосности валов. В буровых машинах трудно обеспечить 
необходимую для установки глухих муфт соосность валов. Высо
к а я  точность, достигнутая при изготовлении и сборке, в процессе 
эксплуатации может быть нарушена вследствие деформации в а 
лов и вибрации оснований буровых машин, осадки фундамента, 
температурных изменений и других причин. Поэтому в машинах и 
агрегатах  бурового комплекса для постоянных соединений пре
имущественно используются п о д в и ж н ы е  м у ф т ы ,  допускаю
щие взаимное смещение валов за счет подвижных элементов



Рис. X V II .!. З убч атая  муфта

муфты. К подвижным муфтам 
относятся: жесткие компенсиру
ющие, шарнирные и упругие. Все 
три типа применяются в буровых 
машинах.

И з  ж е с т к и х  к о м п е н с и 
р у ю щ и х  м у ф т  наиболее рас
пространены зубчатые, способ
ные компенсировать незначи
тельные осевые, радиальные и 
угловые смещения соединяемых 
валов. На рис. X VII.1 показана 
зубчатая муфта, соединяющая 
тихоходный вал редуктора с 
трансмиссионным валом регуля
тора подачи долота. Муфта со
стоит из обойм 2  и 5 с внутрен
ними зубьями, находящимися 
в зацеплении с наружными зубь
ями втулок 1 и 6. Д л я  снижения
потерь на трение и увеличения долговечности зубчатое зац еп ле
ние работает в масляной ванне, герметизированной прокладкой
4 и войлочными кольцами 7. Отверстие д л я  масла закр ы вается  
пробкой 3. Аналогичная муфта применяется во вспомогательных 
лебедках.

Ш а р н и р н ы е  м у ф т ы  применяют д л я  соединения в ал о в ,  
оси которых расположены под большим углом  друг к другу, при
чем в процессе работы величина угла наклона может изменяться. 
Шарнирная муфта состоит из двух валов и шарнирно соединен
ной с ними крестовины. Недостаток шарнирной муфты — н ер ав 
номерность вращения ведомого вала при равномерном вращении 
ведущего, если валы  установлены несоосно. Д л я  устранения этого 
недостатка применяют сдвоенные шарнирные муфты с п ро м еж у
точным валом, образующие в этой комбинации карданную п ере
дачу, которую принято называть карданны м валом. Карданны е 
валы применяют в приводе буровых установок для передачи в р а 
щающего момента от гидротрансформатора к суммирующему р е 
дуктору, буровым насосам и ротору в тех случаях , когда они р а с 
полагаются на разных отметках по высоте. Д ля  равномерного 
вращения ведомого звена необходимо обеспечить параллельность 
валов, соединяемых карданным валом. В буровых машинах при
меняются шесть типоразмеров карданных валов .
Техническая характеристика карданных валов
Номер в а л а ...............................................................
Тип вала ...............................................................
Число шарниров ................................................
М аксимальная частота вращения, об^мин 
Максимальный передаваемый вращающий
момент, к Н - м ..........................................................
Длина, м м ...............................................................

I II III IV V V I
л Т Т Т Т Т
2 2 2 2 2 1

1600 1140 1140 1140 1140 750

3,7 14,0 14,0 14,0 5,1 14,0
720 1055 890 1195 812 2225 ,5



Ширина, мм 
М асса, к г

230 300 300 300 300 300 
50 182 165 190 140 261,8

П р и м е ч а н и е .  Л  — легкий; Т — тяжелый.

Устройство карданного вала показано на рис. XVII.2.
У п р у г и е  п о д в и ж н ы е  м у  ф т ы характеризуются наличием 

упругого элемента , за счет деформации которого происходит в з а 
имное перемещение деталей муфты, необходимое для компенса
ции смещения осей соединяемых валов. Н аряду с этим упругие 
муфты смягчают толчки и удары и сл уж ат  средством защиты от 
резонансных крутильных колебаний, возникающих вследствие не
равномерности вращения. Упругие муфты изготовляются с метал
лическими и неметаллическими, преимущественно резиновыми, 
упругими элементами. В буровых машинах и агрегатах применя
ются муфты с резиновыми упругими элементами благодаря срав
нительной простоте конструкции, низкой стоимости, отсутствию 
особых требований по уходу, высоким компенсационным свой
ствам и хорошей демпфирующей способности. При работе с элек
тродвигателями важ н ое значение приобретает электроизолирую
щая способность муфт с резиновыми упругими элементами.

Д ля соединения тяжело нагруженных валов буровых машин и 
агрегатов, а т а к ж е  для соединения вала электродвигателя с транс
миссионным валом  бурового насоса и промежуточным валом л е 
бедки применяют упругие (эластичные) муфты, конструкция ко
торых показана на рис. XVII.3. Полумуфта 1 с конусной расточ
кой устанавливается на консоль вала  и крепится гайкой 2, 
предохраняемой от самоотвинчивания специальной шайбой. Вторая 
полумуфта состоит из ступицы 8 и стакана 6, соединяющихся бол
тами 7. Ступица имеет цилиндрическую расточку и крепится на 
консоли вала  шпонкой. В утолщенных ободах стакана 6 и диска 
ступицы 3 имеются отверстия для резиновых валиков 4. Послед
ние предохраняются от выпадания пружинным кольцом 5, у с та 
новленным в кольцевом пазе обода стакана.

На рис. XVII.4 показана упругая муфта для соединения ко
ленчатого вала  дизеля  с валом редуктора. Диск 2 с зубчатым вен
цом 3 для з ап уск а  дизеля стартером устанавливается на шлицы

Рис. XVII.2. К арда пный вал III (тяж елы й ):
/ — уплотнение; 2 — обойма с игольчатыми подшипниками; 3 — крестовина; 4 — крышка; 5 — 
вилка;  6 — болт; 7 — балансир; 8 — шлицевая муфта; 9 — гайка ;  10 — шлицевой вал



Рис. X V II.4. У пругая муфта дизеля

вала дизеля и центрируется на нем бронзовыми конусами 1 я 7. 
Конусы затягиваются при помощи разрезной пробки 8, ввинчен
ной в вал дизеля и надежно закрепленной конической пробкой 13, 
гайкой 11 и шайбой 12. Ведомый стакан 6  закреплен на кониче
ском конце быстроходного вала  9 понизительного редуктора и з а 



стопорен гайкой 10. В ведущем и ведомом дисках установлены по 
девять пальцев 5 и 14, которые попарно соединяются пластинами 
4 из прорезиненной ткани.

Высокими эксплуатационными качествами обладают муфты, 
в которых в качестве упругого элемента используется резиновая 
звездочка. Р азм еры , масса и допускаемые вращающие моменты 
стандартных муфт приводятся в справочниках по муфтам [29].

§ 3. СЦЕПНЫЕ М УФ ТЫ

Сцепные муфты используются при частых пусках и остановках, 
при необходимости изменения режима работы и реверсировании. 
Вращающий момент передается зацеплением (сцепные кулачко
вые и зубчатые муфты) либо силами трения (фрикционные сцеп
ные муфты).

Сцепные кулачковые и зубчатые муфты состоят из двух полу- 
муфт, одна из которых крепится на ведущем валу, а другая пере
мещается на шпонках или шлицах ведомого вала с помощью 
вилки и сухарей.

В тяж ело  нагруженных реверсируемых соединениях применя
ются кулачковы е муфты с прямыми кулачками, число которых 
выбирают в зависимости от передаваемого вращающего момента 
(при данном диаметре муфты число кулачков тем меньше, чем 
больше вращающий момент). Подвижную муфту обычно распола
гают на ведомом валу, что позволяет уменьшить износ деталей 
управления муфтой. Д ля  нереверсивных соединений применяют 
муфты с тремя или шестью косыми кулачками. Кулачковые муфты 
очень чувствительны к перекосам и несоосности валов и применя
ются в основном для соединения свободно вращающихся цепных 
звездочек с валом  в коробках перемены передач буровой лебедки 
и цепных редукторах. Реже, например, для  соединения регулятора 
подачи долота и гидродинамического тормоза с лебедкой исполь
зуются кулачковы е муфты, у которых полумуфты располагаются 
на концах соединяемых валов.

Зубчатая сцепная муфта состоит из двух  полумуфт, имеющих 
на цилиндрических поверхностях наружные и внутренние эволь- 
вентные либо полукруглые зубья. Д л я  облегчения включения 
торцы зубьев закругляю тся.

Кулачковые и зубчатые муфты по сравнению с фрикционными 
проще по конструкции и имеют значительно меньшие габариты и 
массу. Основной недостаток их — невозможность включения на 
быстром ходу. Во избежание повреждений кулачков и зубьев 
включение муфты на ходу допускается без нагрузки и при не
большой разности угловых скоростей. Д ля  включения муфты 
в состоянии покоя обычно проводится холостое проворачивание 
ведущей полумуфты до совмещения выступов и впадин муфты. 
Возможность включения муфты без холостого проворота зависит 
от числа и профиля кулачков. Материал для изготовления кулач
ковых и зубчаты х  муфт должен обеспечить высокую твердость



кулачков и посадочной поверхности подвижной полумуфты. Д ля  
этого обычно используются стали марок 20Х, 20ХН2 с цемента
цией и закалкой до твердости НРС 45—60. М уф ты крупных р аз 
меров изготовляют из сталей марок 40Х, 30ХН, 35ХГС и др.

Вращающий момент сцепных кулачковых и зубчатых муфт 
ограничивается контактным давлением. Д л я  кулачковы х муфт 
предельный вращающий момент (в Н- м)

Л4вр =  \р\,

где с10 — средний диаметр муфты по кул ачкам , м; Р — площадь 
проекции опорной поверхности кулачка на диаметральную  пло
скость, м2; г — число кулачков; [р] — допускаемое контактное д а в 
ление, Па.

Д ля стальных термически обработанных (цементация и з а 
к ал ка )  кулачков контактное давление при включении муфты на 
ходу не должно превышать 70 МПа [29].

Фрикционные муфты используются в силовых передачах л е 
бедки, насосов, ротора и других агрегатов бурового комплекса со
вместно с постоянными кулачковыми и зубчатыми. Они сл уж ат  
для дистанционного включения и отключения двигателей и основ
ных агрегатов бурового комплекса, оперативного переключения 
скоростей лебедки при спуско-подъемных операциях. Фрикцион
ные муфты передают вращающий момент за  счет сил трения 
между пластинами или дисками ведущей и ведомой полумуфт. 
В отличие от кулачковых и зубчатых муфт фрикционные муфты 
позволяют осуществить плавное сцепление валов  при любой ча
стоте их вращения.

Характерная особенность фрикционных муфт заключается 
в том, что они обладают ограниченным запасом  сцепления. При 
чрезмерных нагрузках муфта проскальзывает и предохраняет узлы 
и детали машин от поломок. В зависимости от формы сцепляю
щихся элементов различают ц и л и н д р и ч е с к и е  и д и с к о 
в ы е  ф р и к ц и о н н ы е  м у ф т ы .  В силовых передачах буровых 
комплексов наиболее распространены цилиндрические фрикцион
ные муфты, обладающие по сравнению с дисковыми существен
ными преимуществами — простотой конструкции, низкой стоимо
стью, удобством монтажа и ремонта в промысловых условиях, по
ниженной чувствительностью к несоосности соединяемых валов. 
По конструктивным признакам цилиндрические фрикционные 
муфты подразделяются на шинно-пневматические, пневмокамер- 
ные и многокамерные.

Шинно-пневматическая муфта (рис. XVII.5) состоит из кон- 
центрично расположенных обода 1 и шкива 5, м еж ду  которыми 
помещается резинокордный баллон 3 с фрикционными н акл ад 
ками. Сжатый воздух через ниппель 2 поступает в баллон и при
жимает накладки 4 к поверхности шкива. В рассматриваемой кон
струкции баллон крепится к  стальному ободу и под давлением 
воздуха обжимает шкив. Т акая  муфта назы вается  о б ж и м н о й .
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В р а з ж и м н ы х  муфтах баллон крепится к  внутренней полу- 
муфте, выполняющей роль обода. В этом случае фрикционные на
кладки располагаются на внешней поверхности баллона и при
жимаются к наружной полумуфте, выполняющей роль шкива.

Центробежные силы, возникающие при вращении муфты, по- 
разному влияют на работу обжимных и разж имных муфт. В раз
жимной муфте центробежные силы прижимают н акладки  к шкиву, 
способствуя повышению момента сцепления с увеличением ча
стоты вращения муфты. В обжимной муфте центробежные силы 
отжимают накладки от шкива и уменьшают момент сцепления 
муфты. При отключении обжимных муфт центробежные силы 
оказывают полезное действие, способствуя их быстрому расцеп
лению. В разжимных муфтах центробежные силы препятствуют 
разъединению валов. Поэтому разжимные муфты применяются 
в тихоходных передачах при скоростях скольж ения накладок 
относительно шкива муфты не более 5 м/с. В силовых передачах 
и других агрегатах бурового комплекса используются только об
жимные шинно-пневматические муфты.

Схема установки муфт выбирается с учетом возможности ис
пользования центробежной силы в качестве фактора, способст
вующего быстрому их отключению. Д ля этого полумуфту с бал
лоном необходимо устанавливать на ведущем вал у .  Иногда это 
невозможно вследствие сложности подвода во здуха  в муфту. 
В этих случаях полумуфту с баллоном приходится устанавливать 
на ведомом валу.

Баллон (рис. XVII.6) состоит из кольцевой резиновой камеры 
5, наружного резинового протектора 6, м еж ду  которыми нахо
дится обрезиненный кордный каркас  7. В баллоне имеются один 
или два ниппеля для подачи воздуха в камеру. Ниппели привул- 
канизированы к баллону. Баллон крепится к ободу горячей в ул к а 
низацией либо болтами.

Фрикционные накладки 1 приклеены к стальным колодкам 2, 
которые с помощью металлических валиков 4 креп ятся  к протек
тору баллона. Д ля тепловой защиты баллона, нагреваемого в ре
зультате скольжения, м еж ду протектором и колодкой помещается 
паронитовая прокладка 3. Валики попарно шплинтуются стальной 
проволокой. Шкивы и обод муфты изготовляют из горячекатаной 
стали марки 60Г (ГОСТ 1050—74) либо из углеродистой стали 
марки 40 и 50 и подвергают закалке  (НКС 50—55) и шлифовке. 
Д ля  удобства монтажа и ремонта шкив и обод имеют разъемные 
соединения со ступицами полумуфт. Накладки шинно-пневмати
ческих муфт изготовляют из ретинакса и других фрикционных м а 
териалов, обычно используемых для ленточных тормозов буровой 
лебедки.

Момент сцепления обжимной шинно-пневматической муфты

М =  ( Р - Р цб) ( Х У П Л )

где Р радиальное усилие, создаваемое давлением воздуха в бал



лоне; Рцб — центробежная сила, отжимающая фрикционные на
кладки ; И — наружный диаметр шкива муфты (диаметр поверх
ности тр ен и я ) ;  |л — коэффициент трения.

Р адиальное усилие, создаваемое давлением воздуха в баллоне
муфты:

Р =  (Р~-Ро)Р>
Где р — давление в баллоне; ро — давление, необходимое для вы
бора зазо р а  м еж ду накладкам и  и шкивом муфты (р0 = 0,03-=- 
4-0,05 М П а ) ;  Б — площадь поверхности кольцевой полости бал
лона, передающей давление на шкив.

Ц ентробежная сила, отжимающая фрикционные накладки:
р цб =  ти*1Я  «  0,005т Л п 2,

где т  — м асса  фрикционных накладок и других частей баллона, 
отж им аемы х центробежными силами; V — окружная скорость цен
тра тяж ести  отжимаемой части; Р — расстояние от оси вращения 
до центра тяж ести  отжимаемой части баллона (/? = !)/2); п ча
стота вращ ения муфты, об/мин.

П одставл яя  значения Р  и Рцб в формулу (ХУН.1), получаем

М =  1(р г_ р 0)/гь_ 0)005тОп2] - ^ - *  (XVII.2)

Из полученной формулы следует, что момент сцепления шин
но-пневматической муфты достигает наибольшего значения в тор
мозном реж и м е (и = 0):

М 0 =  (р— Р л )~ ^ ~ '

С увеличением частоты вращения момент сцепления обжимных 
шинно-пневматических муфт снижается и достигает нуля при ус 
ловии

(р<—р0) — 0,005т0п 2 =  0.

Частоту вращения, при которой момент сцепления муфты ра
вен нулю, называют предельной частотой вращения муфты:

ппр =  л/{р*—Ро) ^/0,005т Б  .

Влияние частоты вращения на величину момента сцепления 
муфты учитывается коэффициентом момента:

/См ”  ^̂ /|/

где Мп — момент сцепления муфты при частоте вращения п.
На рис. XVII.? приведена безразмерная характеристика шин

но-пневматических муфт. Мощность, передаваемая муфтой, равна 
нулю в тормозном режиме (я  = 0) и при вращении с предельной 
частотой (п =  пир). Номинальные значения частоты вращения и мо



мента сцепления муфт, соответст
вующие режиму наибольшей пере
даваемой мощности, составляют

«и «  0,6ппр; М ч та 0,65М0.

Влияние частоты вращения муф
ты на величину передаваемой мощ
ности учитывается коэффициентом 
мощности:

== N n/Nffiaxt

где Nn — мощность, передаваемая 
муфтой при частоте вращения п;
Nmax — максимальная мощность, пе
редаваемая муфтой при номиналь
ной частоте вращения.

Кривые момента сцепления и 
мощности в соответствующем м ас 
штабе выражаю т изменение коэф
фициентов момента и мощности (рис. XVII.7 ).  Шинно-пневмати
ческие обжимные муфты следует выбирать так , чтобы наиболь
шая частота вращения под нагрузкой не превышала 0,7 ппр. При 
дальнейшем увеличении частоты вращения резко снижаю тся мо
менты сцепления и мощности, вызывающие неустойчивость в р а 
боте муфты. Муфты выбирают исходя из следующих расчетных 
условий:

s ^_M oK ^ [S] или S  =  J W ^ L > [S ]I 
М в р N

где S  — запас сцепления; [S] — допускаемый запас  сцепления; 
Мвр — момент вращения от рабочей нагрузки; N — мощность, пе
редаваем ая  муфтой.

Допускаемый запас сцепления назначается в зависимости от 
режима работы исполнительной машины, вида привода и инер
ционных нагрузок. При чрезмерном запасе сцепления возникают 
большие динамические нагрузки в процессе пуска машины. В сл у 
чае недостаточного запаса сцепления наблюдается продолжитель
ное проскальзывание, вызывающее нагрев и износ муфты. Н а ос
новании накопленного опыта рекомендуются следующие значения 
допускаемых запасов сцепления:
Д ля тихоходных муфт (я =  50 -г- 700 об/мин) .................................................................1
Д ля быстроходных муфт (п =  700 -4- 1500 об/мин) ....................................................... 1.6

Значения коэффициентов момента и мощности определяются 
по графикам на рис. XVII.8. Необходимые для расчетов п ар а 
метры и другие технические данные шинно-пневматических муфт 
приведены в табл. XVII. 1.

Вращающий момент от рабочей нагрузки рассчитывается по 
выходной мощности двигателя и наименьшей частоте вращения
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Рис. XVII.7. Б езразм ерная х ар ак 
теристика шинно-пневматической 
муфты
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Рис. XVII.9. Пневмокамерные муфты
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соединяемых валов. В приложении рассматривается пример про
верочного расчета шинно-пневматических муфт буровой лебедки 
(табл. 5П).

Пневмокамерные муфты (рис. XVII.9) отличаются от шинно
пневматических тем, что м еж д у  баллоном и фрикционными на
к л адк ам и  расположены пустотелые башмаки, обеспечивающие 
вентиляцию муфты и более эффективную теплоизоляцию бал-

Т а б л и ц а X VII. 1

Типоразмер 
муфты **

М аксималь
ный 

момент 
сцепления * 

кН-м

¿ П р ед ел ь н ая
частота

вращ ен и я
п „„ ,  об/мин вр

Наибольшая 
частота 

включений 
в 1 ч

Объем 
камеры 

б алло н а , 
д м 3

Масса
(без

шкива),
кг

МШ ЗООХ 100 3 3100 65 1,7 20
МШ 500Х 125 10 1800 40 7 ,5 40
МШ 600X200 23 1600 40 15,0 65
МШ 700X200 30 1400 40 23,0 95
МШ 900X 200 55 1000 40 35,0 115
МШ 1070X200 80 670 40 46,0 145

* При давлении в камере 0,7 МПа и коэффициенте трения 0,3; ** Б уквы  обозначают: 
М — муф та ,  Щ — шинно-пневматическая; первое число — диаметр шкива муфты, второе чис- 
ло  — ширина фрикционной накладки .



лона. Вследствие уменьшения 
нагрева долговечность муфты 
возрастает. Обжимная полу- 
муфта представляет собой коль
цевую коробку, состоящую из 
обода 2 и дисков 3, соединенных 
болтами 1. В коробке установ
лены резиновый баллон 4 и баш 
маки 9, к которым крепятся 
фрикционные накладки 6. Баш 
маки изготовляют из алюминие
вых сплавов. Они имеют венти
ляционные окна. Через среднее 
окно прямоугольной формы про
ходит стальной поводковый па
лец 8, цапфы которого входят 
в отверстия дисков. Под д ав л е 
нием воздуха в баллоне баш
маки перемещаются в радиаль
ном направлении и прижимают 
накладки к ведомому шкиву 7.
Пружины 5 при отключении 
муфты отжимают башмаки с н а 
кладками и удерживают их от 
касания со шкивом.

Радиальное смещение осей соединяемых валов вы зы вает  
скольжение фрикционных накладок по шкиву. Поэтому наиболее 
эффективно пневмокамерные муфты используются для  соедине
ния валов с расположенными на них цепными звездочками.

В многокамерных муфтах (рис. XVII. 10) к аж д а я  н а к л а д к а  2 
снабжена отдельной пневматической камерой 1 с самостоятель
ным вводом 3 воздуха. Благодаря этому повышается надежность 
муфты, т ак  к ак  в случае выхода из строя одной и д а ж е  несколь
ких камер многокамерная муфта в отличие от шинно-пневматиче
ской и пневмокамерной сохраняет свою работоспособность.

Дисковая диафрагменная муфта (рис. XVII. 11) для соедине
ния вала 4 с цепной звездочкой 3  состоит из ступицы 2, у с т ан о в 
ленной на торце вала. На наруж ны х шлицах ступицы ус тан о в 
лены фрикционные диски 1. Ведом ая часть соединена болтами  
с цепной звездочкой и состоит из корпуса 5, на внутренних шли
цах которого установлены опорный 6, промежуточный 7 и н а ж и м 
ной 9 диски. М еж ду нажимным диском и крышкой 10  корпуса 
муфты установлен пустотелый диск 11  с диафрагмой 12.

Под давлением воздуха, поступающего в камеру м еж д у  диа-, 
фрагмой и крышкой, пустотелый диск вместе с нажимным пере
мещается на длину суммарного зазора м еж ду трущимися поверх
ностями, составляющего для  двухдисковой муфты 8— 14 мм 
в зависимости от степени износа фрикционных накладок. При д а л ь 
нейшем увеличении давления происходят сцепление муф ты и

! г

Рис. XVII. 10. М ногокамерные муф ты



передача вращающего момента от вала свободно сидящей на нем 
цепной звездочке. При выпуске воздуха из камеры пружины 8 
муфты разжимаются и отводят диски в исходное положение. Н а
ж им ные устройства дисковых муфт могут быть пневмокамерного 
и поршневого типов.

Момент сцепления дисковой муфты не зависит от частоты ее 
вращения. При одинаковых габаритах дисковая муфта по срав
нению с цилиндрической имеет значительно больший момент 
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сцепления. Например, при давлении в камере 0,7 МПа ш инно
пневматическая муфта МШ 1070X200 при 500 об/мин имеет м о 
мент сцепления М ~ 40 кН • м, а двухдисковая  муфта того ж е  д и а 
м етра— М =  100 к Н- м  [3]. Однако дисковые муфты не доп ускаю т  
угловых и особенно радиальных смещений, вызывающих бы стры й  
износ фрикционных пар. Кроме того, дисковые муфты д о р о ж е  
в изготовлении и хуж е охлаждаются. Указанные недостатки о г 
раничивают их применение в буровых машинах.

Момент сцепления дисковой муфты
М - ц Р Я г ,  (X V I 1.3)

где Р — осевая нагрузка, создаваемая  нажимным устройством^, 
с учетом противодействия пружин; И — радиус равнодействующей 
сил трения; 2 — число трущихся пар, равное удвоенному числу 
дисков с фрикционными накладками.

Радиус равнодействующей сил трения с точностью до 3 % м о 
жет быть определен из выражения

Д =  ( Я +<9/4,
где И и с1 — наружный и внутренний диаметры фрикционного 
диска.

Осевая нагрузка Р зависит от давления в камере наж им ного  
устройства, ее опорной площади и противодействия пружин.

Р =  (р— р„) Р ^ -сгпр (А +  б), 
где р — давление в камере нажимного устройства; р0 — д авлен и е , 
необходимое для  перемещения нажимного диска на величину 
суммарного зазора между дисками; Р —  площадь опорной по
верхности камеры ; с — жесткость пружины; 2пр- число п р уж и н  
в муфте; А — предварительный н атяг  пружины; б — сум м арн ы й  
зазор м еж ду дисками муфты.

Подставляя полученные значения в формулу (Х\/11.3), по
лучим

М =  [(р— р0) Р'—&пр[(А + 6)]] 'Р Ф + Л . .

Дисковые муфты выбирают согласно условию: М ^ М Вр[5], г д е  
М — момент сцепления муфты; М вр — вращающий момент от д е й 
ствующей нагрузки; [5] — запас сцепления.

Момент сцепления и другие технические параметры д и ско в ы х  
муфт приведены в справочниках [3, 29].

§ 4. ЭЛЕКТРОМАГНИТНЫЕ МУФТЫ

Сцепление электромагнитных муфт осуществляется под д е й с т 
вием сил магнитного притяжения, возникающих при вклю чении 
постоянного тока в обмотку возбуждения муфты. В буровых у с 
тановках применяются индукционные муфты скольжения, с ц е п 
ляющиеся через магнитное поле, и ферропорошковые муф ты , 
имеющие электромеханическую связь.



§ -
н£-

сжщ

(Ч Н>1
(  \ ('  \
( - . . .  ..................... ^ ( . ^с ... ... ... / л
г \ ( -\
(  \
( \ Г "  .... ^
г ^ г >
г \ С-----  ^
Г N Г N
( \ ( ^
(  *4 < ^
С------ ^ ( ' '
(  \ ( \г \ 1 ^

щш

нг,
Рис. X V II.12. 
муфта

Электромагнитная

025 0,15 Пг/П, 'н
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ристика электромагнитной муфты 
скольжения:
/н— номинальная сила тока возбуждения;

Электромагнитная муфта скольжения (ЭМ С) состоит из кон- 
центрично расположенных якоря 1 и индуктора 2, на котором 
установлена обмотка возбуждения 3 (рис. XVII. 12). При включе
нии постоянного тока в обмотку возбуждения возникает магнит
ный поток, который наводит в якоре переменную электродвижу
щую силу, в результате чего возникает ток якоря. Взаимодейст
вие тока якоря с магнитным потоком полюсов индуктора приво
дит к возникновению Злектромагнитного момента, под действием 
которого ведомый вал  4 начинает вращаться в направлении ве
дущего вала 5. Величина вращающего момента ЭМС зависит от



частоты вращения якоря относительно индуктора и силы то к а  
возбуждения.

На рис. XVII. 13 показана механическая характеристика э л е к 
тромагнитной муфты скольжения, вы раж аю щ ая в относительных 
координатах зависимость частоты вращения ведомого вала  п2 от 
величины момента сил сопротивления вращению М2 при з а д а н 
ных вращающем моменте Мн и частоте вращения ведущего в а л а  
Ч\. Частота вращения ведомого вала  муфты всегда меньше ч а 
стоты вращения ведущего вала, так  к а к  только при скольжении 
в якоре возникают токи, создающие электромагнитный момент. 
С увеличением момента сил сопротивления М 2 частота вращ ения 
ведомого вала муфты снижается. Момент, передаваемый ЭМ С, 
падает с уменьшением тока возбуждения.

В электромагнитной порошковой муфте (МЭП) зазор м е ж д у  
ведущей и ведомой полумуфтами заполняется порошком из т е х 
нически чистого железа. Вследствие этого возрастают м агнитная  
проницаемость зазора и вращающий момент, передаваемый м уф 
той. В отличие от ЭМС вращающий момент электромагнитной 
порошковой муфты при неизменном токе возбуждения п р акти 
чески не зависит от частоты вращения. Если момент сил сопро
тивления, приложенный к ведомой части муфты, превышает р а 
бочий момент МЭП, то происходит проскальзывание.

Продолжительность проскальзывания зависит от теплорассеи
вающей способности муфты и ограничивается допускаемой т е м 
пературой нагрева обмотки возбуждения и подшипников муфты. 
При чрезмерном нагружении частота вращения ведомой полу- 
муфты падает до нуля и муфта переходит в режим полного ско л ь 
жения. Электромагнитные порошковые муфты выгодно отлича
ются от ЭМС массой, габаритами и мощностью, необходимой д л я  
возбуждения обмоток. Однако из-за износа порошка в процессе 
эксплуатации и смерзания его при низких температурах воздуха  
происходит заклинивание муфты. Эти недостатки ограничивают 
применение МЭП.

Момент сцепления, кН -м : 
номинальный . . .
пусковой ....................
остаточный . . . .

Тип муфты

Техническая характеристика электромагнитных муфт 

............................................................................................. ЭМС-750 МЭП-800

7,5
16 10

0,03
750
130
0,2
54

1,75
2

1760

8

Сопротивление обмотки возбуждения, Ом 
Номинальный ток возбуждения, А . .
Момент инерции, к г -м 2 .............................
Масса, к г ...............................................................

Номинальная частота вращения, об/мин 
Напряжение возбуждения, В . . . . 
Мощность возбуждения, к В т ...................

750
72
5,5

0,94
76

7,75
3400

Габариты, мм:
длина
ширина
высота

1380
1260
1120

1100
1000
1000



Опыт показывает, что электромагнитные муфты значительно 
повышают эффективность электропривода буровых установок, 
обеспечивая плавное увеличение частоты вращения разгоняемых 
масс путем регулирования тока возбуждения. В результате этого 
стало возможным применение синхронных электродвигателей 
в приводе буровой лебедки, например в буровых установках 
Уралмаш 4000ЭУ, БУ5000ЭУ, БУ2500БрЭ.

Глава  XVIII
ЦЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ БУРОВЫХ УСТАНОВОК

§ I. ОБЩИЕ СВЕДЕН И Я

В буровых устан овках  преимущественно используются цепные 
передачи. В однорядном исчислении общая длина цепей, исполь
зуемых в современных буровых установках, достигает 6—7 тыс. 
звеньев. Цепная передача состоит из ведущей и ведомой звездо
чек и огибающей их цепи. В' зависимости от направления вр а 
щения звездочки ведущей ветвью цепи может быть как  верхняя, 
т ак  и нижняя. Предпочтительны передачи с верхней ведущей 
ветвью.

По конструктивному исполнению различают открытые и з а 
крытые передачи с горизонтальным и наклонным расположением 
оси, соединяющей центры звездочек. Передачи с углом наклона 
к  горизонту до 30° относятся к горизонтальным, с 30 до 60° — 
к наклонным. Вертикальные передачи имеют угол наклона оси 
к горизонту 60—90° и требуют установки дополнительных у с 
тройств для предварительного натяжения цепи.

Различают одноконтурные и многоконтурные цепные пере
дачи. В многоконтурных м еж ду соединяемыми валами установ
лено несколько параллельно расположенных цепных передач 
с одинаковыми и разными передаточными числами.

' "I
§ 2. ТИПЫ, ОСНОВНЫ Е ПАРАМЕТРЫ И РАЗМ ЕРЫ  ЦЕПЕЙ

Цепь представляет собой гибкую конструкцию, собранную из 
последовательно соединенных жестких звеньев. Цепи, используе
мые для передачи механической энергии от одного вала другому, 
называются приводными. По конструктивным признакам при
водные цепи (рис. XVIII. 1) относятся к роликовым и состоят из 
чередующихся наруж ных и внутренних звеньев, каждое из кото
рых собирается из двух  пластин, напрессованных на валики 2  
со шплинтом 3  или на втулки 6. Втулки снабжены роликами 7, 
которые при входе в зацепление со звездочкой проворачиваются 
относительно втулок. Благодаря этому уменьшается трение и 
снижается износ поверхностей контакта зубьев звездочки и
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зш
Рис. X V III.1. Приводная роликовая цепь:
а  — однорядная; б — трехрядная

роликов. Наружные 1 и внутренние 5 пластины по контуру напо
минают восьмерку.

Площадь поперечного сечения по проушинам примерно равна 
площади сечения пластины в средней ее части (шейке). Однако, 
вследствие больших местных напряжений в зоне отверстий, я в 
ляющихся концентратором напряжений, усталостн ая  прочность 
в поперечном сечении отверстий меньше, чем в шейке пластины. 
Отверстия внутренних пластин растачивают по диаметру сопря
гаемых с ними втулок и больше диаметра отверстий наруж ны х 
пластин, растачиваемых по диаметру валиков. Равнопрочность 
наружных и внутренних пластин обеспечивается за счет соот
ветствующего увеличения ширины внутренних пластин.

Валики цепи раскатываю т либо развальцовываю т с одного 
конца, и они имеют отверстия для шплинта на другом конце. 
Соединительное звено является составной частью цепи и состоит
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из наружной пластины с неподвижно закрепленными валиками 
(вилки), соединительной пластины и шплинтов. При нечетном 
числе звеньев цепь соединяется переходным звеном, состоящим 
из переходных пластин 8, валика, втулки, ролика 9.

В^буровых установках вследствие больших нагрузок и ско
ростей преимущественно используется многорядная цепь 
(рис. XVIII. 1, б ), которая отличается от однорядной длиной В 
валиков и наличием промежуточных пластин 4, отличающихся от 
наружных диаметром отверстий. Наружные пластины соединя
ются с валиком  с натягом, а промежуточные — с зазором 0,02 мм, 
облегчающим сборку многорядной цепи.

Следует отметить, что номинальный шаг внутренних пластин 
равен ш агу  цепи. У наружных пластин номинальный шаг меньше 
шага цепи на величину зазора м еж ду втулкой и валиком, а у  про
межуточных пластин — на величину зазора м еж ду отверстием 
пластины и валиком. При натяжении цепи зазоры выбирают, 
а шаги внутренних и внешних звеньев выравнивают. В резуль
тате этого обеспечивается равномерное нагружение наружных и 
промежуточных пластин. В отличие от наружных и внутренних 
пластин промежуточные изготавливают без фаски на внешнем 
контуре. Н иже приведены основные размеры пластин (в мм) для 
цепи с шагом ¿ = 50,8 мм.
Тип пластины ....................................... Внутренняя
Ширина п л а с т и н ы .........................
Ширина шейки пластины . .
Диаметр отверстия под валики 
Диаметр отверстия под втулку 
Шаг пластины ..............................
Длина пластины . .
Ф аска ..........................
Толщина пластины , я 
Масса, к г  .....................

Внутренняя Наружная Промежуточная
46 40 40
32 27 27
— 1 4 )1 + 0,035 14 31 + 0 .0 3 5

20,57+°’045 _
50,8+ОЛ1 50 72+0’055 

о и >' 0,055 ои,оо_0055
96,8 92,7 92,7

1,5 1,5 —
6,4 6,4 6,4

0,146 0,128 0,128

Пластины цепи изготовляют из холоднокатаного проката по
вышенной точности, получаемого из стали марки ЗОХНЗА. После 
термообработки пластины имеют твердость НИС 38—45. При 
вырубке продольная ось пластин должна быть расположена 
вдоль волокон металла. Как показали сравнительные испытания, 
принятая м ар к а  стали обладает достаточным сопротивлением ус 
талости, хорошей обрабатываемостью и стабильными механиче
скими свойствами после термообработки. Толщина пластины — 
расчетный параметр цепи, определяющей ее прочность.

Валик, неподвижно закрепляемый в отверстиях пластин на
ружного звена , представляет собой цилиндрический стержень 
с коническими торцами, облегчающими сборку цепи. В собран
ной цепи конические торцы валиков раскатывают либо разваль
цовывают. Валики должны обладать достаточной прочностью, 
износостойкостью и сопротивлением ударным нагрузкам. От ди а 
метра вали ка  зависят прочность цепи и контактное давление 
в шарнире цепи. Изготовляют валики из стали марки 12ХНЗА
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по ГОСТ 4543—71 либо из стали марки 25НЗ по ЧМТУ/ЦНИИЧМ 
377—60, цементируют на глубину 0,05—0,08 от их диаметра, и 
после термообработки они имеют твердость поверхности НИС 
54—61 и сердцевины НИС 43—48. Концы валиков  перед раскат 
кой подвергают отжигу.

Втулки цепи изготовляют из стали марки 12ХНЗА или 12ХН2 
и подвергают цементации на глубину 0,3—0,7 мм д л я  цепей с ш а
гом 31,75 и 38,1 мм и 0,4—0,8 мм — с шагом 44,45—63,5 мм. Твер
дость после термообработки ГЩС 54—61. В тулки  входят в от
верстия пластины с натягом и для устранения среза металла 
торцы их по наружному диаметру скругляют. Ч асть  поверхности 
втулки, контактирующая с отверстием пластины, желательно по
лировать.

Ролики цепи непосредственно контактируют с зубьями звез
дочек и подвергаются ударам  и износу. Д иаметр  ролика выби
рают в зависимости от шага цепи. Он является исходным пара
метром для построения профиля звездочки. Изготовляют их из 
стали марки ЗОХНЗА и закаливаю т до твердости Н1?С 45—52.

Соединения валик — пластина и втулка — пластина, собирае
мые с натягом, проверяют на проворачивание. Крутящ ие моменты, 
необходимые для проворачивания втулок и вали ков  относитель
но пластины, возрастают с увеличением ш ага цепи и должны 
быть в пределах, регламентированных техническими требовани
ями ГОСТ 21834—76.

Число деталей, используемых для сборки цепи, зависит от 
рядности и числа шагов (звеньев): 

наружных пластин г п = Ьг, 
промежуточных пластин г п= (а — 1) 
внутренних пластин гт = а ^ \  
валиков г вал =
втулок и роликов 2вт = г р = а £ г — длина цепи в шагах; а — 

число рядов цепи).
Число шплинтов равно числу соединительных звеньев. 
Роликовые цепи характеризуются следующими геометриче

скими параметрами (см. рис. XVIII.1): шаг диаметр  ролика <1, 
расстояние между внутренними пластинами Ьвн, ширина цепи В.

Ш аг цепи измеряется расстоянием м еж ду осями двух  роли
ков внутренних и наружных звеньев при н атянутом  состоянии 
цепи под нагрузкой, равной 0,01 от разрушающей нагрузки. Р а з 
личают действительный шаг, измеряемый м еж ду смежными звень
ями, и средний шаг, определяемый как частное от деления длины 
некоторого отрезка цепи на число звеньев, входящ их в данный 
отрезок: ¿ = /ц/т?.

Число звеньев в измеряемом отрезке зависит от ш ага:
Шаг, мм ....................................  25,4 31,75 38,1 44,45 50,8  51,15 63,5
Число звеньев ....................... 49 47 39 33 29 25 23

В изношенной цепи шаг внутренних и н аруж н ы х  звеньев не
одинаков, поэтому необходимо определять средний шаг ¿Ср на



отрезке цепи, содержащем не менее десяти четных чисел звеньев. 
Удлинение цепи (вы тяж ка) вследствие износа шарниров

д  =  *сР ~±_ 100 о/о _
*

Д иаметр  ролика й определяет радиусы впадин сопряжения и 
головки зуб а  звездочек. Отношение шага к диаметру ролика при
нимается за  геометрическую характеристику зацепления цепи 
=  Расстояния между внутренними пластинами Ьва и между 
осями рядов А цепи определяют размеры поперечного профиля 
звездочки.

Р азруш аю щ ая нагрузка Р р цепи соответствует минимальнои 
статической нагрузке, при которой начинается разрушение цепи, 
и определяется путем растяжения цепи на универсальных раз
рывных машинах.

Технические условия на приводные роликовые цепи буровых 
установок регламентируются ГОСТ 21834—76, которым такж е 
предусматривается изготовление цепей двух типов: нормальных 
Н и т я ж е л ы х  Т (с утолщенными пластинами). Нормальные цепи 
легче т я ж е л ы х  и могут работать при более высоких (на 10— 
1 5 %)  скоростях движения цепи. Однако при малых и средних 
скоростях они имеют меньший срок службы (на 10— 15 /о)- 

Типоразмеры и основные параметры цепей (в мм) для буро- 
вых установок  приведены в табл. XVIII.1 (ГОСТ 21834 76).

Цепи д л я  буровых установок должны удовлетворять следую
щим техническим требованиям:

крутящ ие моменты при испытании на проворачивание валика 
в пластине должны быть в пределах 18 160 Н -м  и втулок 
в п ласти н е— 11 — 100 Н -м  в зависимости от шага и типа цепи;

предельные отклонения длины измеряемого отрезка цепи, со
стоящего из 11 звеньев, от номинального значения должны быть 
только положительными и составлять 0 ,15% ;

предельное отклонение действительного шага от его номи
нального значения по длине цепи, а такж е разность действитель
ных ш агов в каждом ряду по ширине цепи должны строго соот
ветствовать принятым нормам;

разность посадочных размеров промежуточных пластин од
ного наруж ного  звена не должна быть более 0,02 мм для цепей 
с шагом от 25,4 до 38,1 мм и не более 0,03 мм для цепей с шагом
от 44,45 до 63,5 мм;

предельная амплитуда напряжений промежуточных пластин 
должна быть не менее 50 М П а при базе испытаний 5- 10 циклов, 
для чего рекомендуется упрочнять их путем дорнования и обжа
тия кр аев  отверстий;

к а ж д а я  собранная цепь должна быть обтянута в течение не 
менее 1 мин на стенде при нагрузках  0,25—0,33 от соответствую
щей разрушающей нагрузки;

ресурс цепи до списания должен быть не менее 3000 ч при 
коэффициенте запаса по сопротивлению усталости, равном 1,1,



Обозначение
цепи

Ширина 
цепи В ,  
не более

Расстояние 
м е ж ду  

наружными 
пластинами В 1, 

не более

Р а зр  у- 
ш аю щ ая 
н а г р у з к а
V  кН

М асса  1 м 
цепи, кг

Н Т Н Т Н Т Н и Т Н | Т

I =  25,4; йвн =  15,88; й =  15,88; /г =  24,13 
тип Н: А = 29,29; =  22; 5 =  3,2 
тип Т: А = 32,59; Ьг =  24; в =  4

1 Н-25,4 1 Т-25,4 39 42 23,5 24,9 65 2,7 3
2Н-25.4 2Т-25.4 68 75 53 57,0 130 5,4 6
ЗН-25,4 ЗТ-25,4 98 107 82 89,5 195 8,1 9
4Н-25,4 4Т-25.4 127 140 111,5 122 260 10,2 12
бН-25,4 бТ-25,4 185 205 170,5 187,5 390 16,2 18,0
8Н-25.4 8Т-25,4 244 270 229,0 252,5 520 21,6 24,0

1 =  31,75; 6ВН == 19,05; ё  =  19,05; А = 30,18
тип Н: / =  35,76; = 26; я = 4
тип Т: А =  39,10; Ь1 == 28; я == 4,8

IН-31,75 1Т-31.75 46 50 28,5 30,0 100 4 ,0 4 ,6
2Н -31,75 2Т-31.75 82 89 64,5 69,0 200 8,0 9,2
ЗН-31,75 ЭТ-31,75 118 127 100,0 108,0 300 12,0 13,8
4Н-31.75 4Т-31.75 153 166 136,0 147,0 400 16,0 18,4
6Н-31.75 6Н-31.75 225 245 208,0 225,0 600 24,0 27,6
8Н-31.75 8Т-31.75 297 322 279,0 303,0 800 32,0 36,8

/ =  38,1; 6Вн =  25 ,4 ; а! =  22,23; /г =  36,10 
тип Н: А =  45,44; =  31; в =  4,8 
тип Т: Л =  48,87; Ьх =  33; я =  5,6

1Н-38.1 1 Т-38,1 57 61 36,4 38,0 150 5,6 6,4
2Н -38 ,1 2Т-38.1 103 110 81,5 86,5 300 11,2 12,4
ЗН-38,1 ЗТ-38,1 148 158 127,0 135,0 450 16,8 19,2
4Н-38.1 4Т-38,1 194 207 172,0 184,0 600 22,4 25,6
6Н -38,1 бТ-38,1 284 304 263,5 282,0 900 33,6 38,4
8Н -38,1 8Т-38.1 375 402 354,5 379,5 1200 44,8 51,2

г =  44,45; йвн =  25 ,4 ; <1 =  25,4; А =  42,24 
тип Н: А =  48,87; =  34; я =- 5,6 
тип Т: А =  52,20; =  36; в =  6,4

Ш -44,45 1 Т-44,45 61 64 38,3 39,0 200 7,7 8,4
2Н-44,45 27-44,45 ПО 116 87,0 91,5 400 15,4 16,8
ЗН-44,45 ЗТ-44,45 159 168 136,0 143,5 600 23,1 25,2
4Н-44.45 4Т-44.45 208 220 184,5 195,5 800 30,8 33,6
6Н-44,45 6Т-44,45 305 324 282,5 300,0 1200 46,2 50,4
8Н-44.45 8Н-44,45 403 429 380,0 404,5 1600 61,6 67,2

г =  50,8; Ьвн = 31 ,75 ; й =  28,58; к =  48,26 
тип Н: А =  58,55; Ь!  =  39; я =  6,4 
тип Т: А =  61,90; =  41; в =  7,2

1Н-50.8 1 Т-50,8 70 73 46,3 47,9 250 10,0 10,6
2Н-50.8 2Т-50.8 128 135 104,5 109,5 500 20,0 21,2
ЗН-50,8 ЗТ-50,8 187 197 163,0 171,0 750 30,0 31 ,8
4Н -50.8 4Т-50.8 245 259 221,0 233,0 1000 40,0 42 ,4
бН-50,8 бТ-50,8 362 383 338,0 357,0 1500 60,0 63 ,6



Обозначение
цепи

Ширина 
цепи В ,  
не более

Расстояние 
меж ду  

наружными 
пластинами В и  

не более

Р а з р у 
шающая 
н а гр у зк а  

Р р , кН

Мгсса 1 м 
цепи, кг

Н т Н Т Н Т Н и Т Н Т

1Н -57 ,15 
2Н -57.15 
ЗН -57,15 
4Н -5 7 ,15

t =  57,15 
тип Н: / 
тип Т: А

1 Т -57 ,15 
2Т -57,15 
ЗТ-57,15 
4Т-57.15

> ^вн —
=  65, 
=  69,1

78
144
210
276

= 37,75 
84; 6 ,  = 
6 ; Ьх =

82
152
222
289

d  =  ЗЕ 
= 42; s 
= 44; s =

52,0
117,5
183.0
249.0

,70; h = 
= 7,2
= 8

53,6
122.5 
191,0
260.5

54

340
680

1020
1360

13.7 
27,4 
41,1
54.8

15,6
31,2
46,8
62,4

t =  63,5; bBH = 3 8 ,1 ;  d =  39,67; h =  60,32 
тип H: А =  72,06; =  48; s =  8 
тип T: А — 78,13; Ь1 = 5 2 ;  s =  9,5

1Н-63,5 1 Т-63,5 88 95 56,0 59,0 430* 16,5 20,0
2Н -63.5 2Т-63.5 160 173 128,0 137,5 860* 33,0 40,0
3H -63.5 3T-63,5 231 251 200,0 215,5 1290* 49,5 60,0
4Н -63,5 4Т-63.5 304 304 272,0 294,0 1720* 66,0 80,0

* Д л я  цепей типа 1Т, 2Т, ЗТ, 4Т разрушающая н агрузка  равна соответственно 520; 
1040; 1560; 2080 к Н .

собранная цепь должна иметь легкую (без заедания) подвиж
ность в шарнирных соединениях, проверяемую поворотом звеньев 
цепи рукой на 90°;

цепи не должны иметь пропеллерности и серповидности, пре
пятствующих замыканию цепи в контур усилием руки;

детали  цепи не должны иметь окалины, трещины, заусенцев 
и коррозии;

для  защ иты от коррозии пластины цепей подвергаются фосфа- 
тированию;

длина цепи устанавливается по согласованию с потребителем. 
Примеры условных обозначений. Цепь однорядная нормальная 

с шагом 38,1 мм: 1Н-38,1 ГОСТ 21834—76. Цепь трехрядная т я 
ж е л ая  с шагом 44,45 мм; ЗТ-44,45 ГОСТ 21834—76. Переходное 
звено однорядной цепи нормального типа с шагом 50,8 мм: 
П-1Н-50,8 ГОСТ 21834—76. Переходное звено двухрядной цепи 
тяж елого  типа с шагом 50,8 мм: П-2Т-50,8 ГОСТ 21834—76.

§ 3. ЗВ Е ЗД О Ч К И  К ЦЕПЯМ

Колеса цепных передач в отличие от зубчатых называются звез
дочками. Долговечность и надежность цепной передачи значи
тельно зависят  от правильного выбора формы зуба, материала, 
термообработки и точности изготовления звездочек. Форма зуба



Рис. X V III.2. Профиль зубьев звездочек:
й  — без смещения центров д у г  впадин; б  — со смещением центров д у г  впадин

определяется продольным профилем, являющимся основным по
перечным профилем и профилем сечений зуба в плане. Д л я  нор
мального взаимодействия с цепью форма зуба звездочек долж н а 
обеспечить плавное зацепление со звеньями цепи, минимальные 
контактные давления и устранить возможность соскакивания из
ношенной цепи со звездочки при увеличении ш ага цепи в преде
лах установленной нормы. Н аряду  с этим форма зуб а  долж н а  
быть простой в изготовлении.

Наиболее полно указанным требованиям отвечает форма зуба 
с вогнуто-выпуклым основным профилем (рис. XVIII.2 ) ,  п ар а 
метры которого регламентируются ГОСТ 591—69. С тан д ар т  у с 
танавливает два профиля зубьев звездочек: без смещения цент
ров дуг  впадин и со смещением центров дуг впадин. Звездочки 
с профилем без смещения центров д уг  впадин рекомендуется при-



Параметры Р асч е тн ая  формула

Ш аг цепи ( По ГОСТ 21834—76

Д и ам етр  ролика цепи (1 То ж е

Ч исло зуб ьев  г По конструктивным соображениям 

180° /
Д иам етр  делительной окружности а!д 

Д иам етр  окружности выступов Ое

d„=  t cosec --------- = ---------------------
2 . 180°

s in ---------
г

De =  t ( 0 , 5 +  ctg j

Д иам етр  окружности впадин 

Н аибольш ая хорда (для контроля

Di = (1л—2г

9 5 °  0 L x =  dn e o s --------------2r
звездочек с нечетным числом зубьев) Ьх z

Р ади ус  впадины г r =  0.5025D +  0,05

Р ад и ус  сопряжения г1 rx=  0 ,8 D +  r =  1.3025D +  0,05

Р ади ус  головки зуба г2 r2 =  D (1 ,24  eos ф +  0 ,8  eos 0 — 1,3025)— 
—0,05

Половина у гл а  впадины а a  =  55°—607z

У гол сопряжения Р P =  18o—56°/г

Половина у гл а  зуба <р ф =  17°—64°/г =  90o— 180°/г—(a  +  P)

П рямой участок профиля ТО FG =  (1,24 sin <p—0,8  sin  P)

Р асстояние от центра дуги  впадины 
до центра дуги  головки зуба 0 0 2

0 0 2=  1,24

Смещение центров д у г  впадин е 
Координаты точек:

e  =  0,03/

XI Xx =  0 ,8D sin  a

г/1 г/х =  0 ,8D cos a

х2 *2 =  1.24D sin 180°/z

У2 y 2 =  1.24D sin 1807г

менять в особо точных передачах. В буровых установках при
меняются звездочки со смещенными центрами д уг  впадин, отли
чающиеся тем, что впадина зуба очерчивается из двух  центров, 
смещенных на величину е = 0,СШ.

Расчет и построение теоретического (исходного) профиля зу 
бьев выполняются в соответствии с рис. XVIII.2 и табл. XVIII.2. 
Д и ам етр  окружности выступов следует вычислять с точностью до 
0,1 мм, остальные линейные размеры — до 0,01 мм, а угловые — 
до  V. Расчет и построение основных размеров зубьев и венцов 
однорядной, двухрядной и многорядной звездочек в поперечном



сечении следует выполнять в соответствии с рис XVIII 3 и 
табл. XVIII.З.

Наиболее распространены звездочки, у  которых сечение з уб а  
в плане представляет собой прямоугольник (рис. XVIII.4, а ) . 
Д ля устранения перекосов при контакте роликов цепи с зуб ьям и  
звездочки необходимо обеспечить перпендикулярность о б р азую 
щей зуба к торцу венца и параллельность с осью отверстия с т у 
пицы. Выпуклая форма сечений зуба  (рис. XVIII.4, в), обеспе
чивающая нормальную работу передачи в случае относительного 
смещения звездочек, более слож ная в изготовлении.

Искажение профиля зубьев звездочек ухудшает работу пере
дач и приводит к преждевременным разрушениям цепи. П оэтом у 
материал и термообработка должны обеспечить прочность и из
носостойкость зубьев. В цепных передачах буровых устан овок

Т а б л и ц а  X V III .3

Параметры Расчетная формула

Диаметр ролика цепи й 
Ширина пластины Ь
Расстояние м еж ду внутренними пластинами Ьвя 
Расстояние м еж ду осями цепи А 
Радиус закругления зуба (наименьший) г3 
Расстояние от вершины зуба до линии центров 
д у г  закруглений Л

Диаметр обода (наибольший) £>с

Радиус закр углен и я г4 при шаге (
^ 3 5  мм 
> 3 5  мм 

Ширина зуба звездочки: 
однорядной
двух- и трехрядной 62 
многорядной Ьп 

Ширина венца многорядной звездочки Вп

По ГОСТ 21834—76 
То ж е

»

г я =  1,74 
к =  0,Ы

1 ОЛО
и 1,36 

г

/*4 — 1,6 
и  =  2 ,5

Ьг =  0,93 &вн — 0,15 
Ьг =  0 ,90 6ВН — 0,15 
Ьп =  0 ,86 Ьяя -  0 ,3  
Вп =  (/7— 1) А +  Ъп

13 Заказ № 2895 385



звездочки изготавливают из сталей марок 40Х, 40Г2, 50Г2, 35ГС, 
40ХНЛ9Ф с поверхностной закалкой до твердости НЯС 42 52. 
Предельные отклонения и допуски на шаг, диаметр окружности 
выступов, впадин и другие конструктивные размеры зубьев в з а 
висимости от шага и числа зубьев звездочки регламентируются 
ГОСТ 591—69.

| 4. ОСНОВНЫЕ СИЛОВЫ Е И КИНЕМАТИЧЕСКИЕ 
ХАРАКТЕРИСТИКИ

Работаю щ ая цепь испытывает нагрузки от натяжений в ведущей 
и ведомых ветвях. В ведомой ветви действуют натяжения от цен
тробежных сил и провисания цепи:

Р 2 =  Р Ц +  Р,, (ХУ1П-1)

гд е  Р ц — натяжение, вызываемое центробежными силами; Р/ 
натяж ение от провисания цепи.

Натяжение, вызываемое центробежными силами,
Р ц =  ^ ,  (ХУШ .2)

г д е  q — масса 1 м цепи; V — скорость цепи, м/с.
Натяжение от провисания ведомой ветви

Рг =  9 Ж « А ,  ( ™ П-3)
гд е  А -— межосевое расстояние, м; К /= 1+ 5соз2у коэффициент, 
учитывающий угол у наклона линии центров звездочек к гори
зонту.

В ведущей ветви н агр узка  Р\ суммируется из полезного уси
л и я  Р, динамической нагрузки  Р д и натяжения Р 2 ведомой ветви:

Р 1 =  Р +  Рд +  Ра, (XVIII.4)

Динамические нагрузки  вызываются неравномерностью дви
ж ен и я  цепи и ведомой звездочки, технологическими погрешно
стями , допущенными при изготовлении и монтаже цепи и звез
дочек. На динамику цепных передач неблагоприятно влияет от
носительное удлинение цепи в результате износа ее шарнирных 
соединений. Длина ведущей ветви цепной передачи изменяется 
т а к ж е  вследствие радиальны х биений валов, зубчатых венцов и



наличия зазоров между ступицей звездочки и валом. П оэтом у по
грешности изготовления и монтажа цепных передач долж ны  быть 
в пределах допускаемых значений. На практике при расчете цеп
ных передач буровых установок динамические нагрузки уч и ты 
ваются коэффициентом перегрузки.

Детали цепи испытывают повторно-переменные асим метрич
ные нагрузки. Д ля цепи средняя нагрузка

Рср =  (Р1 +  Р 2)/2, ( X V I I  1.5)

а амплитуда

Р* = {Ру>- Ра)/2. ( X V I I  1.6)

Однократная смена нагрузок, происходящая за один оборот 
цепи, соответствует одному циклу нагружения. Период одного 
цикла Тц зависит от длины и скорости цепи:

7 >  =  Ь =  М ,  (X V I  11.7)
откуда

гр _ 60/,/
/  Ц  —  -------- ------------------------  ,

2П

где Ь  и и  —  длина замкнутого контура цепи, в мм и ш агах ;  V —  

= г1п!60 — средняя скорость цепи, мм/с; I — шаг цепи; м м ; п — 
частота вращения звездочки, об/мин.

За время Т (в ч) число циклов нагружения
=  77Гц =  бОГгпД.,. (X V I  11.8)

Из полученной формулы следует, что в течение заданного в р е 
мени число циклов нагружения одновременно работающих цепей 
может быть различным в связи с их разной длиной и скоростью.

Передаточное число определяется из равенства средней ск о 
рости цепи на быстроходной и тихоходной звездочках:

г11п1 =  г^п2, 
откуда

£ =  пг!пг =  г2/гъ

где П\, 21 — частота вращения и число зубьев быстроходной з в е з 
дочки; п2, г 2 — то же, тихоходной звездочки.

В пределах одного оборота действительная скорость цепи и з
меняется вследствие того, что, по существу, звездочка я в л я е т с я  не 
цилиндром, а многогранником. С увеличением числа зубьев  з в е з 
дочки скорость становится более равномерной, что способствует 
снижению уровня динамических нагрузок в цепи и других э л е м е н 
тах привода.

Соотношение между моментом М  (в к Н- м )  и передаваем ой  
мощностью N (в кВт) определяется по известной формуле

М = N/(0 =  9,55Ы/п та N10,1 п. (Х У Ш .Э )
387



Полезное усилие или нагрузка  на цепь 
Р — 2М/йя,

гд е  dR — диаметр делительной окружности звездочки.
Из треугольника с вершинами в центре звездочки и в центрах 

д в у х  смежных шарниров цепи, находящихся в зацеплении со звез
дочкой на ее делительной окружности

¿ д =  */ s in - 5 -  (XVIII. 11)
г

Принимая s i n— »  —  , получаем 
г г

dK =  fe/я.

Момент на ведомом в ал у
М 2 =  г,,Мг. (XVIII.12)

К- п. д. цепной передачи зависит от потерь мощности на тре
ние в шарнирах цепи и подшипниках. Д ля  точно изготовленных 
передач на подшипниках качения со струйной смазкой цепи 
к. п. д. составляет 0,96—0,98. В расчетах цепных передач буро
вы х  установок независимо от шага и числа рядов цепи принима
ется г| = 0,97. Расчетная нагрузка на валы цепной передачи не
сколько больше полезного окружного усилия вследствие натяж е
ния цепи от веса и равна для  горизонтальной передачи Р В= 1 ,15Р ; 
д л я  вертикальной передачи Р в =1,05 Р.

§ 5. ВЫБОР ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ И РАСЧЕТ 
ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ

Цепные передачи буровых установок рассчитывают и проектируют 
согласно отраслевому РТМ  26-02-14—82. Число зубьев звез
дочек выбирают с учетом кинематики буровой установки, пере
даваем ой  нагрузки (мощности), габаритов и других конструктив
ных требований. Число зубьев меньшей звездочки, которая в пе
редачах  буровых установок преимущественно является ведущей, 
ограничивается значениями, приведенными ниже.

Ш аг цепи, м м ................................................................  25,4 31,75 38,1 44,45 50,8 63,5
Минимально допустимое число зубьев мень
шей звездочки ........................................................... 21 19 17

В приводе буровых насосов вследствие повышенных требова
ний к  плавности работы передач число зубьев меньшей звездочки 
рекомендуется принимать не менее 25. Число зубьев звездочек 
влияет на долговечность и надежность цепных передач. С увели
чением числа зубьев звездочек повышается линейная скорость 
цепи и при заданном вращающем моменте пропорционально сни
ж аетс я  натяжение цепи. При этом одновременно уменьшаются 
у гл ы  поворота в шарнирах цепи и работа сил трения, а также



контактное давление и сила 
удара при зацеплении роликов 
цепи с зубьями звездочек. Все 
это благоприятно сказывается 
не только на долговечности и 
надежности цепных передач, но 
и на равномерности вращения и 
бесшумности работы передачи и 
должно учитываться при вы 
боре числа зубьев звездочек.

Число зубьев большей звез
дочки ограничивается смещением 
цепи по профилю зубьев при 
износе и вытягивании цепи. При 
большем числе зубьев даж е  не
большое вытягивание цепи при
водит к значительному смеще
нию цепи по профилю зубьев

400

Рис. XVI 11.5. График для о п р ед ел е 
ния предельной частоты вр ащ ен и я 
меньшей звездочки н енагруж енной  
цепной передачи

звездочки. В результате этого наруш ается нормальное зацепление 
и сокращается срок службы цепей. Согласно установивш ейся 
практике в буровых установках, число зубьев большей звездочки 
принимается не более 80—85. Передаточное число не превы ш ает 
4,5 и ограничивается допускаемыми габаритами передачи и 
углом обхвата звездочек цепью.

Предпочтительно нечетное число зубьев звездочек и особенно 
малой звездочки. Сочетание четного числа звеньев цепи с н ечет
ным числом зубьев звездочек способствует равномерному износу 
цепи и зубьев. Наиболее благоприятны в отношении износа числа 
зубьев малой звездочки из ряда простых чисел. При отсутствии 
конструктивных ограничений по габаритам  число зубьев меньшей 
звездочки рекомендуется выбирать в зависимости от передаточ
ного числа:

г,
I

27
2

25
3

23
4

21
5

19
6

17
7

15 13

Шаг цепи выбирают в зависимости от частоты вращения м ен ь 
шей звездочки. На рис. XVIII.5 приведена диаграм м а предельной 
частоты вращения меньшей звездочки ненагруженной цепной п е 
редачи для нормальных и тяж елы х типов цепей различного ш ага .  
Превышение установленной для каж дого  ш ага цепи предельной 
частоты вращения меньшей звездочки не допускается, так  к а к  это  
приводит к преждевременному выходу из строя цепи в результате  
разрушений и заеданий в ее шарнирных парах. Зная число з уб ь ев  
и частоту вращения меньшей звездочки, по д и а гр ам м е  
(рис. XVIII.5) можно выбрать необходимый ш аг цепи.

При работе передачи под нагрузкой ш аг цепи выбирают из 
условий:

в приводе буровых насосов и ротора, который х ар ак тер и зу 
ется длительным режимом работы птах^  1,25 п;



в приводе подъемного механизма, отличающемся повторно
кратковременным режимом работы птах^ 1 , 1 1  п (п — максималь
ная частота вращения меньшей звездочки; Лшах предельная ча
стота вращения меньшей звездочки с заданным числом зубьев и 
выбранным шагом цепи при ненагруженной передаче (определя
ется по рис. XVIII.5 ).

При выборе ш ага цепи учитывают межцентровое расстояние 
передачи и передаваемую  мощность. Д ля  двухзвенных цепных 
передач выбранный шаг должен удовлетворять условию [12]: 

0,01254 <  * <  0.05Л, (X VIII .13)
где А — межцентровое расстояние.

Если по условиям прочности может быть использована цепь 
с меньшим шагом, ее следует принимать к ак  более предпочти
тельную по сравнению с цепью большего шага, выбранного по 
частоте вращения звездочки.

Число рядов выбирают на основе расчета цепи на статическую 
прочность или выносливость и износостойкость. Цепи рассчиты
вают на прочность по предельным нагрузкам , вызывающим 
в опасных сечениях деталей предельные напряжения, равные пре
делу прочности либо пределу усталости:

Рпр =  Лтпр, (Х ^ П .И )
где Р пр— предельная нагрузка; 0„р — предельное напряжение; 
Т7 — площадь опасного сечения деталей цепи, зависящая от типа 
и шага цепи.

Площадь опасных сечений роликовых цепей определяется по 
формулам:

для внутренних пластин

где т  — число одноименных пластин в одном ряду; Ь — ширина 
проушины внутренней пластины; Ь\ — ширина проушины н аруж 
ной пластины; ¿ вт — наружный диаметр втулки; ¿  — диаметр в а 
лика; 5 — толщина пластины.

В расчетах на статическую прочность предельную нагрузку 
можно найти по пределу прочности материала пластин, а в расче
тах  на выносливость — по предельной амплитуде напряжений про
межуточных пластин. К ак  указывалось ранее, для цепей буровых 
установок предельная амплитуда промежуточных пластин прини
мается равной 50 МПа.

Зная число зубьев и шаг звездочки, расчет цепи на прочность 
удобно выполнять по предельному моменту:

где А?д — диаметр делительной окружности; г \— число зубьев 
меньшей звездочки; t — шаг звездочки (цепи).

Р =  т ( 6 — ¿ Вт)5; 
для наружных пластин 
р  =  т  (&х— сЕ) в,

(X V III .15)

(X VIII .16)

(X VIII .17)



Предельная мощность, передаваемая цепью заданного типо
размера:

Л̂ пр =  МпрШ1 =  М Пр ^ -  «О .Ш п р « ! ,  (X V III .18)

где шь « i — угловая скорость и частота вращ ения меньшей звез 
дочки.

Цепи рассчитывают на статическую прочность независимо от 
числа циклов их нагружения. Условие статической прочности цепи 
определяется выражением

S  =  P p/Pmax >  [S], (X V III .19)

где S  коэффициент запаса по разрушающей нагрузке; Р р — р а з 
рушающая нагрузка; Р тах — максимальная н агрузка ;  [S ] = 3,5 — 
допускаемый коэффициент запаса по разрушающей нагрузке. 

Максимальная нагрузка на цепь определяется: 
в приводе подъемного механизма — по максимальной нагрузке 

на крюке для соответствующей скорости подъема;
для тихоходной передачи на подъемный вал  — по допускаемой 

нагрузке на крюке;
в приводе буровых насосов и ротора

Pmax =  P/Cn, (XVI 11.20)

где Р нагрузка на цепь, рассчитанная исходя из мощности либо 
момента, передаваемых насосу и столу ротора; К п — коэффици
ент перегрузки.

Нагрузка на цепь или полезное окружное усилие определяется 
по радиусу делительной окружности звездочки и составляет в з а 
висимости:

от вращающего момента
Р =  2я1000Ш г; (XVIII.21)
от мощности
Р =  6 0 - lOOON/tzn, (XVIII.22)

где М — крутящий момент, передаваемый звездочкой; N — мощ
ность, передаваемая цепью; Р  — нагрузка на цепь; t — шаг цепи; 
z число зубьев звездочки; ti — частота вращ ения звездочки.

Значения коэффициента перегрузки Кп, учитывающего вли я
ние на статистическую прочность и выносливость динамических 
нагрузок, для цепных передач буровых установок с дизель-гид- 
равлическим приводом и электроприводом на постоянном токе 
приведены ниже.
Буровой насос .......................................................... Двухпорш невой Трехпоршневой
Передача, работающая в приводе бурового
насоса .............................................................................. 1,80 1,55
Передачи, суммирующей трансмиссии, рабо
тающие в приводе буровых насосов и контр
приводе буровых насосов, в случае передач 
на насос
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Рис. ХУШ .б. Граф ик д л я  определения предельной мощности, передаваемой од
ним рядом многорядной цепи типа Я-38,1

цепная .....................................................................
клиноременная .................................................

Передачи, работающие в приводе ротора 
Передачи, работающие в приводе подъемного
механизма

1,8
1,4

1,25

1

1,55
1,25

При дизель-механическом приводе и электроприводе на пере
менном токе значения коэффициента перегрузки следует увели
чить в 1,2 раза .

Опыт показывает , что при достаточной смазке работоспособ
ность цепных передач лимитируется сопротивлением пластин 
усталости. Согласно принятым рекомендациям, цепи рассчиты
вают на сопротивление усталости, если число циклов их н агруж е
ния 104. Формулы, определяющие сопротивление цепи устало
сти, приведены ниже.

Коэффициент запаса

К ^ К а К ^  >  гП|. (XVIII.23)
м к „ к э "  ’

Мпу1К(КаКьКк ^  [п] (XVIII.24)
МКи Кэ
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Рис. XVIII.7. График для определения предельного кр утящ его  момента, переда
ваемого одним рядом многорядной цепи типа Я -3 8 ,1

Допустимая нагрузка

(XVIII.25)[Я] АпАэ

[ М ] = М_п К К ак ,К к (XVIII.26)
[П\ ЛпАэ

Ниже рассматриваются значения величин, входящ их в фор
мулы для расчета цепей на выносливость.

На риа XVIII.6 и XVIII.? приведены графики д л я  определения 
предельной мощности Ыпр! и предельного крутящ его  момента 
М Пр1 на один ряд многорядной цепи типа Н-38,1 с числом звеньев 
¿ ¿= 1 0 0  при базовом числе циклов нагружения Ыо — 5 • 106. Пре
дельные нагрузки на ролики и втулки соответствуют ограничен
ному пределу контактной выносливости поверхностных слоев ро
ликов и втулок при тех ж е длине цепи и базовом числе нагруж е
ния. Прочность роликов и втулок ограничивается вследствие 
поверхностного выкрашивания (питтинга), вы зы ваем ого  трением и 
ударными нагрузками при входе цепи в зацепление со звездочкой.

Из рассматриваемых графиков видно, что д л я  предотвращения 
разрушения цепи в случае поверхностного выкраш ивания роликов



Р ассчиты 
ваемы е

элементы
цепи

Тип
цепи

Ш аг цепи t, мм

25,4 31,75 38,1 44,45 50,8 57,15 63,5

Пластины Н 0,31 0,59 1 1,55 2,25 3,26 4,11
т 0,35 0,67 1,18 1,80 2,48 3,62 5,20

Ролики и н 0,72 0,87 1,0 1,13 1,26 — —
втулки т 0,59 0,73 0,85 1 1,13

и втулок необходимо ограничить предельные значения мощности 
и крутящ его  момента после достижения определенной частоты 
вращения звездочек, зависящей от заданного числа зубьев звез
дочки. Предельные нагрузки д л я  цепей других типов и шага оп
ределяются умножением полученных из этих графиков величин 
на коэффициент шага Kt, значения которого приведены 
в табл. XVIII.4 .

Число рядов  цепи зависит от передаваемой мощности и мо
мента M i, нагружающего цепь. Опытные данные показывают, что 
сопротивление усталости однорядной цепи на 15—20 % больше, 
чем одного ряда  многорядной цепи. Объясняется это тем, что со
противление усталости однорядной цепи определяется прочностью 
внутренних пластин, упрочняемых за счет натяга, который созда
ется запрессованными в них втулками. Сопротивление усталости 
многорядной цепи ограничивается прочностью промежуточных 
пластин, которые надеваются на валик без натяга и в результате 
этого обладаю т пониженным по сравнению с внутренними пла
стинами сопротивлением усталости. Влияние числа рядов на пре
дельные мощность и момент цепи учитывается коэффициентом 
рядности Ка.

Число рядов а  . . .  . 1 2 3 4 6 8
Коэффициент К а  • • •  1 1,8 2 ,5  3,2 4 ,5  5,8
Отношение K J 11 ■ ■ ■ • ' 0 ,9  0 ,83 0,8 0,75 0,72

Отношения Ка/a показывают, что с увеличением числа рядов 
возрастает степень снижения выносливости одного ряда много
рядной цепи по сравнению с выносливостью однорядной цепи. 
Поэтому шести- и восьмирядные цепи следует применять в тех 
случаях, ко гда  использование цепей большого шага и меньшей 
рядности хотя и возможно по прочности, но недопустимо по ча
стоте вращ ения.

С увеличением числа звеньев в замкнутом контуре цепи воз
растает вероятность появления звеньев, обладающих пониженной 
усталостной прочностью из-за металлургической и технологиче
ской неоднородности деталей цепи. В расчетах влияние числа 
звеньев учитывается коэффициентом длины K l , значения кото
рого приведены на рис. XVIII.8,



Рис. X V III.8. График для определе
ния коэффициента длины цепи

Рис. X V III.9. Значения коэффициен
тов эквивалентности цепей к3 в пе
редачах буровой установки:
а ~ в  приводе подъемного механизма ко 
робка перемены передач совмещена с л е 
бедкой, установка имеет два насоса; б  — 
в приводе подъемного механизма коробка 
перемены передач совмещена с приводом, ^  ^  ^  ^0 80 !0 0  200  300
установка имеет один насос Д л и н а  з а м к н у т о г о  к о н т у р а  ц е п и  2

Коэффициент качества цепи /Ск учитывает разноразмерность 
звеньев цепи, приобретенную при изготовлении и эксплуатации. 
Рекомендуются следующие значения коэффициента качества 
цепи, по выносливости пластин /Ск = 0,85; по выносливости роли
ков и втулок Лк = 1 .

Нестационарный режим нагружения цепей учиты вается коэф
фициентом эквивалентности Кэ. Д ля  типовых цепных передач б у 
ровой установки значения Кэ приведены на рис. ХУ1П.9. Средний 
срок службы цепей до замены принимается равным 3 годам. Со
гласно опытным данным, допускаемый коэффициент зап аса  со
противления усталости для цепей [л] = 1 , 1 . Относительно неболь
шой коэффициент запаса прочности можно объяснить ограничен
ным сроком службы цепей и тем, что единичные перегрузки не 
приводят к разрушениям цепи от усталости.

Наработка цепи за указанный срок службы, принятая по сред
ним статистическим данным в расчетах Кэ, составляет 3000 ч.



В приводе буровых насосов и ротора наработка цепных пере
дач определяется по машинному времени их работы, а в приводе 
подъемного механизма — по общей продолжительности спуско
подъемных операций. Д ля  других передач и в случае изменения 
исходных данных значения коэффициента эквивалентности опре
деляю тся по методике Уралмаш завода , рассмотренной в гл. III.

Средний ресурс Тч до списания цепи может отличаться от рас
четного 7 н. В зависимости от фактического запаса прочности п 
средний ресурс (в ч) определяется по формуле

T 4 =  T n {n/[n]f. (XVIII.27)

При этом средний срок служ бы  до списания цепи (в годах) 
рассчитывается по формуле

Г И =  ТИ„(7У 7„) ,  (XVIII.28)

где Тин = 3000 ч — средний срок службы цепи до списания при 
п =  1, 1.

В процессе эксплуатации цепи необходимо периодически ос
матривать  с целью своевременной замены их элементов, подверг
шихся преждевременным разрушениям из-за дефектов изготовле
ния. Д л я  цепей с односторонней раскаткой валиков допускается 
замена 3— 6 % звеньев, после чего цепь следует заменить новой. 
При двусторонней раскатке валиков заменяется отрезок цепи с по
врежденным элементом и замененные отрезки сокращаются до
3 % от длины цепи в звеньях. Запасной комплект на одну пере
дачу  в однорядном исполнении определяется по формуле

r _ aLtq ^ | о) (XVIII.29)

где а — число рядов цепи; Lt — длина замкнутого контура цепи 
в ш агах ; q — допускаемое число замен; / — длина отрезка с дву
сторонней раскаткой.

При отсутствии необходимой цепи в виде исключения допуска
ется применение цепи с запасом прочности и<1,1. В этих случаях 
средний срок службы цепи будет меньше принятой нормы.

Цепи буровых установок рассчитывают на износостойкость по
формуле

п„з =  0Л7Кс 1 Й ^ Н " и з 1 ,  (XVIII.30)

где у — скорость цепи, м/с; N —  мощность, передаваемая цепью, 
кВт; [Миз]= 1 ,1— Допускаемый запас износостойкости цепи; Кс — 
коэффициент, учитывающий способ смазки:

Способ смазки  . . Циркуляцион- М асляная Капельная ре- Ручная нерв
н ая при помо- ван на гулярн ая гулярная
щи насоса

к  1 0 ,7  0 ,45  0 ,2



Ресурс цепи до списания в результате износа [ 12 ]:

Г из =  6250, ^ V i T V j 4 7 , f (X VIII .31)
РуцКъ\у v

где A t=  100/z2^ [Ai] — предельно допустимое увеличение ш ага  
цепи, %; A i = 2 % — для передач привода при у > 1 0  м/с, A i = 
= 3 % — для остальных передач; A t —Aft  — межцентровое р ассто 
яние передачи в шагах; i =  z2/zi — передаточное число; р ул — 
удельная нагрузка в шарнире цепи, М П а [12]:

, 2 2 ( ^ 1 ) - ^ ,  (XV,I,.32)

где п и z • частота вращения и число зубьев звездочки.

§ 6. РАСЧЕТ МЕЖЦЕНТРОВЫХ РАССТОЯНИЙ

Межцентровое расстояние цепных передач выбирают из кон струк 
тивных соображений с учетом рекомендуемых пределов его из
менения. Минимально межцентровое расстояние определяется из 
условий, при которых угол обхвата цепью малой звездочки до л 
жен быть не менее 120°:

при i < З Л т ,п ^ ^ - + г2 +  (30 +  50); (XVIII .33)

при ¿> З Л т ,п = /-^ -+ га (X V I 11.34)
2 я  10 '

Максимальное межцентровое расстояние /4max^ 8 0  t.
По предварительно выбранным межцентровому расстоянию  А, 

шагу t и числам зубьев звездочек Z\ и z2 определяют длину цепи 
в шагах:

г ‘ = т - + ^ + р ^ ) х -

Первые два  члена формулы (XVIII.35) определяют число 
звеньев при z\ =  z2, когда ветви цепи параллельны, а третий член 
учитывает наклон ветвей, образуемый при zi^=z2. Полученное 
значение Lt округляется до ближайшего четного числа, чтобы 
исключить из проектируемой передачи переходные звенья. Д а л е е  
для принятого числа звеньев вычисляют теоретическое м еж ц ен т
ровое расстояние Л0, соответствующее натянутому состоянию 
ветвей:

A » = - T - ^ \ Lt - J 4 ^ - - a{Z2~ Zl) 1 ’ L(X V III .36)2 cos a  L 2 180 J
и:

2 Л0 . 1 8 0  . 180 s i n -------- s i n --------



В [12] приведены значения теоретических межцентровых рас
стояний Л0' для передач с шагом цепи / = 25,4 мм в зависимости 
от следующих параметров: 22—2:1 — разности чисел зубьев звез
дочек; —г 2 — разности м еж д у  числом звеньев в замкнутом кон
тур е  цепи и числом зубьев большей звездочки.

Д л я  передач с любым другим шагом цепи теоретическое меж- 
центровое расстояние пропорционально шагу и определяется по 
формуле

А 0 =  А ’ ^  =  А'0Г\ (XVI 11.38)

В расчетной практике д л я  выбора межцентровых расстояний 
пользуются номограммами либо таблицами (РТМ 26-02-14—82), 
которые охватывают весь практически встречающийся в цепных 
передачах  буровых установок диапазон чисел зубьев и звеньев 
цепи: г 2—2 ^ 7 0 ;  —22^ 1 7 5 .

Ветви собранной цепной передачи должны иметь предвари
тельное провисание, а шарниры цепи свободно проворачиваться. 
Опыт показывает, что выборка зазоров и предварительное натя
ж ение ветвей приводят к преждевременным поломкам цепи. Не
обходимое для монтажа и нормальной работы провисание цепи 
обеспечивается за счет сдвига центров звездочек относительно 
теоретического межцентрового расстояния. При этом фактическое 
(номинальное) межцентровое расстояние Л = Л 0— 6Л.

С учетом допуска на межцентровое расстояние величина сдви
г а  определяется из условия: 6 Л = ДВЛ, где б Л — величина сдвига 
центров; ДВЛ — верхнее предельное отклонение межцентрового 
расстояния при несимметричном расположении поля допуска.

Если 6 Л = Д ВЛ, то номинальное значение фактического меж 
центрового расстояния принимается равным теоретическому 
(Л = Л0). Поле допуска ДЛ и верхнее предельное отклонение ДВЛ 
межцентрового расстояния рекомендуется принимать по 
табл . XVIII.5. Нижнее значение допуска на межцентровое рассто
яние рассчитывается по формуле ДНЛ = Д ВЛ—ДЛ.

При симметричном расположении поля допуска на межцент
ровое расстояние имеем ДВЛ = —ДНЛ = 0,5ДЛ, тогда номинальное 
Т а б л и ц а  X V III .5. Поле допуска и верхнее предельное отклонение
межцентрового расстояния

Угол наклона передачи V» градус

М ежцентровое -»4Красстоян и е А ,

ДЛ д в^ АЛ

> 2 5 0 —-400 0 ,25 — 0,1 0 ,1 6 —0,06
> 4 0 0 — 630 0 ,3 6 — 0,1 0 ,22 —0,1
> 6 3 0 — 1000 0 ,56 — 0 ,18 0 ,3 6 - 0 , 1
> 1 0 0 0 — 1600 0 ,8 — 0,3 0 ,5 —0,18
> 1 6 0 0 1 — 0 ,5 0 ,7 —0,3



значение межцентрового расстояния Л = Л 0— ( 6Л + 0 ,5Д Л ). На 
чертежах номинальное значение межцентрового расстояния 
округляется до 0, 1 .

Если в одно межцентровое расстояние необходимо вписать  не
сколько передач, рекомендуется максимально сокращать разность  
между их теоретическими межцентровыми расстояниями з а  счет 
изменения значений параметров г 2—г х и —г 2.

Для закрытых передач с нерегулируемым межцентровым р ас 
стоянием удлинение цепи от износа допускается в пределах  Д = 
= 0,8-М ,5 %. Согласно этому, определяются размеры к о ж у х а  и о г 
раждений цепной передачи. При дальнейшем удлинении цепи (до 
2—3 %) стрела провисания уменьш ается за счет сокращ ения чи
сла звеньев в замкнутом контуре цепи.

В наклонных цепных передачах провисание цепи р егули руется  
поворотом эксцентриковых стаканов, в которых смонтированы под
шипники вала  ведущей звездочки. Ось отверстия эксцентрика  
смещается относительно оси его наружного диаметра на в ел и 
чину, достаточную для выборки при полном повороте эксцентрика  
двух звеньев цепного контура передачи.

§ 7. СМАЗКА ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

Смазка благоприятно влияет на износостойкость и выносливость 
цепных передач, смягчает удары  роликов о зубья цепи и отводит 
тепло, возникающее в результате трения в шарнирных соеди н е
ниях. Благодаря смазке снижается крутящий момент, необходи
мый для огибания звездочек, и устраняется проворачивание в а л и 
ков и втулок относительно проушин пластин. Способ с м а з к и  и 
марка масел, выбираемые с учетом условий и режима р аботы  
цепной передачи, должны обеспечивать поступление масла в ш а р 
ниры цепи и охлаждение цепи до практически приемлемых т е м п е 
ратур. В табл. ХУШ.б приведены рекомендации по вы б о р у

Т а б л и ц а  Х У Ш . б

Способ смазки

Ручная К апельная М асляная ванна Ц и р к у л я ц и о н 
Ш аг цепи, мм н а я

Л инейная скорость цепи, м/с

не более не более не более свы ш е

25,40 0 ,86 3,30 7,62 7 ,6 2
31,75 0,76 2,64 6,60 6 ,6 0
38,10 0 ,66 2,18 6 ,10 6,10
44,45 0,58 1,88 5,59 5 ,5 9
50,80 0,51 1,68 5,08 5 ,0 8
57,15 0,48 1,52 4,83 4 ,8 3
63,50 0,43 1,32 4,57 4 ,5 7



способа смазки цепных передач буровых установок в зависимо
сти от скорости цепи.

При ручном способе масло наносят на цепь с помощью кисти 
либо масленки через к а ж д ы е  8— 10 ч работы. Капельная смазка 
осуществляется с помощью масленок-капельниц. Масло закапы 
ваю т в зазоры м еж ду внутренними и наружными пластинами це
пей. В масляной ванне цепь погружается в масло так , чтобы в с а 
мой низкой точке глубина погружения не превышала высоты пла
стины цепи. Циркуляционная (струйная) см азка  осуществляется 
с помощью насоса, подающего масло по маслопроводу на ведо
мую  ветвь цепи в месте выхода из зацепления с ведущей звез
дочкой.

Д л я  более интенсивного отвода тепла используется дополни
тельная  маслоотводная трубка  с отверстиями, по которой масло 
подается на ведущую ветвь цепи в месте выхода из зацепления 
с ведомой звездочкой. Расход  масла на один ряд цепи в зависи-

2000 0,00 Ч

Ри с. X V III.10. Н омограмма дл я  определения расхода масла на один ряд цепи 
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мости от ее ш ага  t, частоты вращения п{ и числа зубьев 21 мень
шей звездочки определяют по номограмме (рис. XVIII. 10). Реко
мендуемые марки масел  для циркуляционной смазки при помощи 
насоса указаны  ниже.

Температура окружаю щ ей среды, °С . . .  < 5  5—30 > 3 0
М арка масла по ГОСТ 20799—75 . . . .  И-20А И-50А И-70А

И-ЗОА

Масло заменяют через 6 мес эксплуатации цепной передачи. 
Внеочередная замена проводится в случае изменения темпера
туры окружающей среды, когда требуется увеличить или умень
шить вязкость используемого масла.

Цепные передачи предохраняются от грязи и пыли кожухами, 
которые одновременно служ ат  резервуаром для масла, обеспечи
вают безопасность работы и гашение шума. При ручной и капель
ной смазках  используются кожухи облегченной конструкции для 
сбора масла и обеспечения безопасности обслуживающего персо
нала. Кожухи цепных трансмиссий привода буровой установки, 
коробки перемены передач, снабженные циркуляционной см аз
кой, являются несущими конструкциями и должны обладать не
обходимой прочностью и жесткостью. Крышки кожухов изготов
ляются быстросъемными и имеют окна для  осмотра и ремонта 
цепи. Смотровые окна располагаются над звездочками, а окна 
для  ремонта — в средней части крышки.

Утечки м асла  предотвращаются уплотнениями, устанавливае
мыми в разъемных соединениях и в подшипниках валов. Крышка 
и днище рассчитываются по сопротивлению ударным нагрузкам, 
возникающим при обрывах цепи. М еж ду  натянутыми ветвями 
цепи и выступающими деталями кож уха  рекомендуется иметь 
зазор (мм)

Н =  л/М  + (3 0  -=-50),

где А и / — межцентровое расстояние и шаг цепи, мм.
Площадь поверхности кожуха должна быть достаточной для 

отвода тепла.
На рис. XVIII. 11 показана система смазки цепного редуктора. 

М асляные насосы 5, 6 приводятся в действие цепной передачей от 
крайних валов цепного редуктора. Из картера редуктора масло 
подается в маслопроводы 1, 2, 3, 4 и через распылители 8, 9 и 12 
поступает на цепи. По маслопроводу 11  масло направляется 
в фильтр 10, из которого после очистки поступает по наружным 
трубам к подшипникам валов редуктора. Уровень масла в редук
торе проверяется щупом 13. Масло сливается через вентиль 7 и 
отверстия на дне редуктора, которые закрываются резьбовыми 
пробками.



Глава XIX
БУРОВЫЕ СООРУЖЕНИЯ

§ 1. БУРОВЫЕ ВЫШКИ. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ И УСТРОЙСТВО

Буровая вышка представляет собой металлическое сооружение 
над устьем скважины, предназначенное для  установки талевого 
механизма, устройств для  механизации спуско-подъемных опера
ций и размещения бурильных свечей. От технического совершен
ства буровой вышки существенно зависят монтажеспособность и 
транспортабельность буровой установки, а т а к ж е  эффективность и 
безопасность бурения. Отказы буровой вышки способны вызвать 
тяжелые последствия, поэтому надежность и прочность — перво
степенные требования, предъявляемые к буровым вышкам. Эти 
качества должны сочетаться с технологичностью и легкостью в ы 
шек, способствующих повышению экономичности и ускорению 
вышкомонтажных работ.

Требования безопасности к буровым выш кам регламентиру
ются ГОСТ 12.2.041—79, согласно которому конструкция и креп
ление вышки к основанию или фундаменту должны обеспечить 
надежность и безопасность ее эксплуатации при отсутствии оття
жек. В конструкции вышки должны быть предусмотрены крон- 
блочная, верхняя рабочая и переходные площадки с маршевыми 
лестницами и стремянками от пола буровой до кронблока.

Верхняя площадка должна быть оборудована передвижной 
люлькой для рабочего, занятого установкой бурильных свечей при 
спуско-подъемных операциях. Козлы для замены кронблока и 
монтажный ролик на верхнем основании вышки рассчитываются 
на подъем полуторакратной массы кронблока. Геометрические 
формы буровых вышек и отдельных ее элементов должны обла
дать минимальными аэродинамическими сопротивлениями с целью 
снижения ветровых нагрузок.

По числу и расположению несущих элементов (ног) буровые 
вышки подразделяются на башенные и мачтовые. В башенных 
вышках нагрузка передается более чем на две  опоры, располо
женные в вершинах многоугольника. В вы ш ках  мачтового типа 
нагрузка передается на одну или две опоры. В зависимости от 
способа спуско-подъемных операций различают буровые вышки 
с устройствами для ручной и механизированной расстановки 
свечей.

Башенные вышки изготовляются с гибкой (рис. XIX. 1, а) и 
жесткой (рис. XIX. 1, б) решетками. Известны конструкции баш ен
ных вышек, ноги которых изготовлены из сварных четырехгран
ных ферм (рис. XIX. 1, в) либо из труб большого диаметра 
(рис. XIX. 1, г). Вышки этих типов называют пилонными. Н езави 
симо от конструктивной схемы башенные вышки характеризую тся 
высокой жесткостью и сопротивляемостью кручению под дей ст
вием момента сил, создаваемого натяжением неподвижной и хо-
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Рис. XIX. 1. К онструктивные схемы буровых вышек

довой струн талевого каната. Однако вследствие большого числа 
болтовых соединений сборка башенных вышек сопряжена с боль
шой трудоемкостью. Отсутствие связей м еж ду ногами пилонных 
вышек способствует повышению их монтажеспособности и улуч
шает обзор вышки со стороны мостков.

Мачтовые вышки (рис. XIX. 1, д) имеют А-образную форму и 
благодаря сварной конструкции секций ног обладают высокой 
монтажеспособностью. Ноги вышки имеют треугольное 1 и 2, 
четырехугольное 3 либо кольцевое 4 сечение. При одинаковых раз
мере В и площади поперечных сечений наибольшим сопротивле
нием изгибу и кручению обладают вышки, имеющие четырехуголь
ное сечение ног. Это обусловлено тем, что моменты инерции сече
ний 1, 2, 3  относительно оси х  изменяются пропорционально 
отношениям 1 : 1,35: 1,50. Вышки с четырехугольным сечением ног 
наиболее материалоемкие. Вышки с кольцевым сечением ног из
готовляются из труб большого диаметра, что приводит к их у т я 
желению. Жесткость и монтажеспособность хорошо сочетаются 
в буровых вы ш ках  с открытой передней гранью, имеющих четыре 
(рис. XIX.1, е) либо две опоры (рис. XIX.1, ж) и П-образную 
форму поперечного сечения.

Буровые вышки изготовляют из труб, уголков, швеллеров и 
круглого проката. Д ля  несущих элементов предпочтительнее при
менять трубчатые профили, которые по сравнению с другими ви
дами профилей обладают более высоким радиусом инерции и 
придают вышке благоприятные аэродинамические свойства, спо
собствующие снижению ветровых нагрузок на вышку.

Башенная вышка (рис. XIX.2) представляет собой четырех
гранную усеченную пирамиду, состоящую из четырех наклонно 
расположенных ног 6, связанных м еж ду собой поясами 8 и гиб
кими диагональными тягами 7. В рассматриваемой конструкции 
ноги и пояса вышки изготовлены из труб, а диагональные тяги — 
из круглого стального проката. На наголовнике вышки устанав-



ливаются цельносварная подкронблочная р ам а ,  козлы 1 и под- 
кронблочная площадка 2. Козлы снабжены блоком, используемым 
при монтаже вышки, замене кронблока и подъеме других т я ж е 
стей. Балконы 4 и 5 предназначены для работы второго помощ
ника бурильщика (верхового) при ручной расстановке бурильных 
свечей длиной 36 и 27 м.



К аж дый балкон состоит из четырех площадок 10, каркаса 
укрытий и оборудован пальцами 12 с шарнирной головкой для 
установки свечей и люлькой 11  для  верхового, размещенной отно
сительно оси скважины на расстоянии, достаточном для прохода 
талевого блока . При чрезмерном удалении люльки ухудшаются 
условия работы верхового. На высоте около 15 м находится пло
щ адка д л я  обслуживания стояка манифольда буровых насосов и 
бурового р ук ав а .

Согласно требованиям безопасности, ширина площадок буро
вой вышки долж н а быть не менее 750 мм. Площадки имеют ме
таллический настил из просечно-вытяжного листа (чтобы пред
отвратить скольжение), перила высотой не менее 1200 мм с про
дольными планками и прилегающий к настилу борт высотой 
150 мм. В ы ш ка снабжена маршевыми металлическими лестни
цами 3 шириной не менее 650 мм с переходными площадками и 
перильными ограждениями высотой не менее 1000 мм. На двух 
противоположных гранях имеются ворота 9 для затаскивания не
обходимого оборудования.

Ноги вышки собираются из стоек, стыкуемых болтовыми флан
цами, приваренными к их торцам. Применение фланцевых стыков 
с болтами нормальной точности предотвращает ослабление поса
док. Д ля  удобства сборки и центрирования торцы стоек снаб
жены конусными направляющими. Нижние стойки ног имеют 
опорные плиты и кронштейны д л я  домкратов, используемых при 
центрировании вышки. Известны другие способы соединения стоек 
ног вышки (фланцевое соединение на полухомутах и откидных 
болтах; соединения «торец в торец», стяжными болтами и др.). 
В соединениях без фланцев в результате деформации контакти
рующих поверхностей при перебазированиях и разборках вышки 
происходит ослабление посадок в стыках.

Пояса и диагональные тяги болтами соединяются с приварен
ными к ногам вышки косынками 13. Стойки ног и пояса вышки 
изготовляют из труб, диагональные тяги — из крупного проката. 
В другой модификации, отличающейся жесткой комбинированной 
крестовой решеткой, ноги вышки изготовляют из двух крестооб
разно расположенных угольников, а пояса и раскосы — из уголь
ников меньшего размера.

В пилонной вышке аналогичной высоты и грузоподъемности 
стойки ног изготовляются из труб большего диаметра и соеди
няются посредством литых стальных фланцев, приваренных к тор
цам стоек. Верхние концы ног пилонной вышки шарнирно соеди
няются с подкронблочной рамой. Взаимное положение ног и ж ест
кость выш ки обеспечиваются диагональными винтовыми 
стяжками, соединяющими верхние стойки ног, и горизонтальными 
винтовыми тягам и , расположенными в средней и нижней частях 
вышки. Опоры ног пилонной вышки выполнены в виде конуса 
с проушиной, закрепляемой в специальной стойке на фундаменте. 
Башенные выш ки монтируются преимущественно сверху вниз по
средством специальных вышечных подъемников.



Мачтовая А-образная вышка (рис. XIX.3) состоит из д вух  ног, 
несущих основную нагрузку, и подкосов 5, удерживаю щ их вышку 
в рабочем положении. В зависимости от высоты вышки к а ж д а я  
нога собирается из трех — пяти сварных секций 2, изготовленных 
из труб либо профильного проката. Секции сты кую тся посредст
вом фланцевых соединений. Д л я  ускорения сборки вместо флан
цевых соединений применяются полухомуты. Верхние секции 
имеют ^проушины для соединения с подкронблочной рамой, при
дающей вышке жесткость и геометрическую форму. На подкрон-



блочной р ам е  установлены козлы и площадка 1 для обслужива
ния и ремонта кронблока.

В зависимости от схемы подъема и конструкции вышки под
косы 5 располагаются со стороны мостков либо на противопо
ложной стороне и посредством проушин соединяются с ногами 
вышки и баш маками, установленными на основании вышки. 
Ноги 4  вышки шарнирно соединяются с опорой, центрирующей 
выш ку относительно оси ротора. Балкон 3 для второго помощника 
бурильщика и магазин для  свечей крепятся к ногам вышки по
средством кронштейнов.

С тояк  манифольда буровых насосов располагается внутри 
ноги вышки. Д л я  обслуживания и смены бурового рукава  внутри 
ноги вышки имеется небольшая площадка. Маршевые лестницы 6 
монтируются на гранях-одной из ног вышки и доходят до бал 
кона. Внутри ноги вышки устанавливаю тся лестницы туннельного 
типа.

А-образную и другие мачтовые вышки собирают в горизон
тальном положении на специально подготовленной площадке, до
статочной д л я  расположения собранной вышки и необходимого 
для  ее м он таж а  оборудования. В вертикальное положение вышку 
поднимают при помощи стрелы и блоков, оснащенных канатом, 
ходовой конец которого крепится к барабану буровой лебедки, 
либо трактора-подъемника. В буровых установках универсальной 
монтажеспособности для подъема вышки используется специаль
ный механизм подъема, представляющий собой достаточно ж ест
кую П-образную раму с д вум я  подкосами и полиспастом. С по
мощью буровой лебедки, приводимой от регулятора подачи 
долота, и полиспаста механизма подъема вышка устанавливается 
в рабочее положение и крепится к подкосам, придающим вышке 
устойчивость при эксплуатации.

При подъеме из скважины бурильные свечи нижним концом 
устан авли ваю т на подсвечник. Верхний конец свечей заводят 
в т ак  называемый магазин, и они упираются на палец (см. 
рис. XIX.2, сечение А —А).  М еж д у  пальцем и люлькой имеется 
просвет д л я  свободного прохода труб наибольшего диаметра. 
Пальцы изготавливают из толстостенных труб, они имеют шар
нирную головку, которая поворачивается при случайных ударах 
талевого блока и благодаря этому предотвращается поломка 
пальца.

§ 2. ВЫ БОР ПАРАМЕТРОВ
И ТЕХНИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ БУРОВЫХ ВЫШЕК

Наиболее полно технические возможности буровой вышки харак 
теризуются грузоподъемностью, определяющей допускаемую на
гр у зку  при заданной кратности оснастки талевого механизма.

В ряде  стран в допускаемую нагрузку включают вес талевого 
механизма, натяжение ходовой и неподвижной струн талевого к а 
ната , что приводит к формальному завышению ее на 20—25 %



и, как  следствие, к соответствующему снижению удельной м е т а л 
лоемкости по сравнению с отечественными буровыми выш кам и . 
Кроме того, допускаемую н агрузку  буровых вышек за  рубеж ом  
выражают в «коротких» тоннах (907 к г ) ,  что при переводе часто 
не учитывается, и это приводит к еще большему завышению тех 
нико-экономических показателей зарубежных вышек и другого  
бурового оборудования.

При проектировании вышек допускаемую нагрузку  у с т а н а в 
ливают по наибольшей нагрузке, ожидаемой в заданном д и а п а 
зоне глубин бурения. Величина этой нагрузки долж на соответст
вовать допускаемой нагрузке на крюке, регламентированной 
ГОСТ 16293—82. При этом учитывается натяжение ходовой и не
подвижной струн каната при заданной кратности оснастки т а л е 
вого механизма.

Высота вышки, согласно ГОСТ 12.2.041—79, долж н а обеспе
чивать безопасность работ при подъеме талевого блока на м а к 
симальной скорости с учетом зап аса  высоты для установки  о гр а 
ничителя подъема талевого блока.

Различают полезную и конструктивную высоты вышки. По
лезная высота измеряется расстоянием от пола буровой до верх 
ней плоскости подкронблочной рамы. Конструктивная высота со
ответствует расстоянию от опоры вышки до верхней плоскости 
подкронблочной рамы. Полезная высота совпадает с конструктив
ной, когда опоры вышки располагаю тся на уровне пола буровой.

Исходя из требований, обеспечивающих безопасность сп уско 
подъемных операций, полезная высота вышки

Н з -(- hi}
где Ы — расстояние от пола буровой до нижнего конца подвешен
ной свечи, включающее высоту ротора, элеватора, муфты буриль
ного зам ка , трубы, удерживаемой ротором, и просвет м еж д у  муф
той трубы и ниппелем подвешенной свечи ( h ^  1 ,2ч-1,5 м ) ;  h2 — 
длина свечи; /г3 — длина штропов крюка талевого блока (/г3~ 7 -ь  
-4-8 м ) ;  /г4 — запас высоты м еж д у  кронблоком и крайним верх 
ним положением талевого блока, необходимый для своевремен
ного торможения лебедки и предотвращения затаскиван ия т а л е 
вого блока на кронблок (/г4~ 7  м ) .

Высота расположения балконов определяется в зависимости 
от длины свечей:

Я б = /ев cos а  +  /гп— М ,
где /Св — длина свечи; а  — угол наклона свечи к вертикали ( а  = 
= 2ч-4°); hn — высота подсвечника; Ah — расстояние от верхнего 
конца свечи до пола люльки.

Площадь магазина должна быть достаточной для  размещ ения 
бурильных свечей и запаса бурильных труб, предназначенного 
для замены отбракованных труб и аварийных работ:

L



гд е  Р — площадь магазина; Ь — наибольшая глубина бурения; /— 
площ адь по диаметру бурильного замка.

Р азм еры  основания (нижней базы) вышки должны обеспечи
в а ть  возможность размещения и технического обслуживания бу
ровой лебедки, ротора, напольного бурового ключа, подсвечников, 
п ульта  управления и другого оборудования, устанавливаемого на 
полу буровой. Согласно нормам, расстояния м еж ду  внутренними 
гран ям и  ног на уровне пола буровой составляют (в м ):

Д л я  башенных вышек высотой, м:
4 0 — 42 ......................................................................................................................................  8Х  8

„  53— 54 ...............................................................................................................................  10X 10
Д л я  мачтовых вышек (в зависимости от их высоты и грузоподъемности) 5 ,5 ; 7; 9; 11

Разм еры  верхнего основания вышки определяются по вели
чине проема в подкронблочной раме, необходимого для подъема 
и установки кронблока.

Высота ворот 40- и 53-м башенных вышек принимается соот
ветственно 12 и 15 м. Опыт показывает, что при этом обеспечива
ется свободное затаскивание с мостков на буровую площадку 
наиболее длинных видов оборудования (рабочей трубы с вертлю
гом, бурильных свечей, забойных двигателей и т. д .) .

М асса  вышки — один из параметров, характеризующих ее тех
ническое совершенство по материалоемкости. Материалоемкость 
вы ш ек оценивается по удельной массе:

^ У Д  ~  ^ в ы ш / ^ в ы ш ^ »

где  М выш — масса вышки, кг; 0 Выш — грузоподъемность вышки, 
к г ;  Н — высота вышки, м.

Техническая характеристика отечественных буровых вышек 
приведена в табл. XIX. 1.

Т а б л и ц а  Х 1Х .1 . Техническая характеристика буровых выш ек
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Тип вышки М ачтовая Б а Мачтовая Башенная
шен
ная

Д о п уск аем ая  на 1000 1400 2000 1700 2000 2500 3200 4000 5000
гр у з к а , кН
О снастка талевой 4X 5 4 X 5 5 X 6 5X 6 5X 6 6X 7 6 X 7 6X 7 7X 8
системы
Вы сота, м 40 42 42 41 45 45 45 45 45
Р азм еры  нижней 6,2 7,2 8 X 8 9,2 10 10 10 8Х 11 8Х 11базы , м
Способ расстановки Ручной М еханизирова нный
свечей
М асса комплект 16,6 19,3 29,0 26,2 31,7 34,7 40,3 71,6 71,6
ной выш ки, т



При проектировании буровых вышек пользуются методом расчета  
по предельным состояниям, принятым для строительных кон струк 
ций (СНиП 11-В-З—72). Расчеты по предельным состояниям б а 
зируются на статистических данных действительной нагруженно- 
сти конструкций в условиях эксплуатации, а такж е  изменчивости 
механических свойств материалов, что позволяет повысить н а д е ж 
ность, прочность и экономичность проектируемых конструкций. 
Предельными называют такие состояния, при которых кон струк 
ция перестает удовлетворять предъявляемым к ней э к с п л у а т а 
ционным требованиям.

Буровые вышки характеризуются двумя предельными состо
яниями:

по потере несущей способности, наступающей при н агр узках ,  
которые вызывают разрушение либо потерю устойчивости буровой 
вышки;

по деформации, при достижении которой буровая вы ш ка  со
храняет прочность и устойчивость, но оказывается непригодной 
для нормальной эксплуатации.

Каждое из указанных предельных состояний характеризуется  
определенным условием. Условие первого предельного состояния 
(по несущей способности)

Л Г < Ф ,  ( X I X . 1)

где N — расчетное (наибольшее) усилие в рассматриваемом эл е 
менте буровой вышки; Ф — предельное усилие, определяющее не
сущую способность (наименьшую) рассматриваемого элемента .

Условие второго предельного состояния буровой вышки
Л <  Дпр, ( X I X . 2)

где А — наибольшее отклонение наголовника вышки от оси ротора 
и скважины; Апр — предельное перемещение наголовника выш ки, 
ограничивающее возможность ее нормальной эксплуатации.

Расчетное усилие в отдельных элементах вышки определяется 
как сумма усилий от каждой из одновременно действующих на 
нее нагрузок с учетом вероятных перегрузок:

== Ы ±п.хN ^ 2 -4" ■ • • 4 - Nппп =  ^  (Х1Х.З)
г=1

где Ыг — усилия от ¿-й нагрузки; я г — коэффициент перегрузки  
для ¿-й нагрузки.

Д ля расчета буровых вышек действующие нагрузки целесооб
разно разделить на постоянные, эксплуатационные и ветровые. 
Такая классификация более простая и удобная по сравнению 
с принятым разделением действующих нагрузок на основные и 
дополнительные, которые, в свою очередь, подразделяются на по
стоянные, временные, длительные и кратковременные.



К постоянным нагрузкам, пользуясь принципом классификации 
нагрузок, предложенной Н. С. Стрелецким, относят собственный 
вес буровой вышки и установленного на ней оборудования, сохра
няющий свое значение в течение всего периода эксплуатации.

К эксплуатационным нагрузкам относят нагрузку на крюке, 
натяжение ходовой и неподвижной ветвей талевого каната, на
гр у зку  от комплекта бурильных труб, установленных на подсвеч
никах.

Ветровые нагрузки зависят от природно-климатических усло
вий эксплуатации буровых вышек.

При выполнении проектных расчетов вес буровой вышки и ус 
тановленного на ней оборудования определяют по весовым харак
теристикам ранее запроектированных аналогичных буровых вы
шек. Н аряду с этим весовые характеристики буровых вышек с до
статочной точностью можно вычислить по эмпирическим 
формулам:

вес вышки 0 Выш~0,15 Р доп; 
вес кронблока б к. 6^ 0 ,0 1 5  Р ДОп;
вес подвижных частей талевого механизма 0 ТС̂ 0 ,04  Рдоп; 
вес балконов, лестниц, козел и других сооружений, установ

ленных на вышке, 0 0б~ 0,03  Р доп.
В этих формулах Р доп — допускаемая нагрузка на крюке.
При проверочных расчетах вес вышки и установленного на 

ней оборудования определяют путем взвешивания узлов.
Эксплуатационные нагрузки выбирают по их наибольшим зна

чениям, допускаемым при бурении скважин. Эти нагрузки назы
ваю т нормативными и определяют, исходя из параметров буровой 
установки:

наибольшая нагрузка принимается равной допускаемой на
грузке  на крюке Рдоп;

натяжение подвижной 5 П и неподвижной 5 Н ветвей зависит от 
допускаемой нагрузки на крюке (Рдоп), кратности оснастки г'т. с и 
веса  подвижных частей талевого механизма

нагрузка от комплекта свечей принимается равной весу наи
более тяжелой бурильной колонны, применяемой в заданном диа
пазоне глубин бурения:

где  Ь — глубина бурения; qб. к — вес 1 м бурильной колонны.
Обычно нормативный вес бурильной колонны определяют по 

наибольшей условной глубине бурения бурильными трубами ди а
метром 114 мм с расчетным весом 1 м 320 Н. При проектирова
нии буровых вышек, предназначенных для определенных классов 
буровых установок, нормативные эксплуатационные нагрузки оп
ределяются по ГОСТ 16293—82.

Ветровая нагрузка определяется для рабочего и нерабочего 
состояний буровой вышки. В рабочем состоянии вышки прини- 
412
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@б. к  —  к , (XIX.5)



мается предельная ветровая нагрузка , при которой обеспечива
ется нормальная ее эксплуатация с максимальной нагрузкой на 
крюке и полным комплектом бурильных труб на подсвечнике. 
В нерабочем состоянии вышки, когда работы приостанавливаются 
из-за чрезмерной скорости ветра, принимается предельная в е тр о 
вая нагрузка, с учетом которой долж ны  быть рассчитаны э л е 
менты буровой вышки в ее нерабочем состоянии.

Ветровые нагрузки зависят от динамического давления в е т р а ,  
называемого ветровым или скоростным напором. Последний с в я 
зан с плотностью воздуха (р = 1,225 кг/м3) и его скоростью

<7 =  ру2/2  «  и2/1,6, ( X I X .6)

где <7 — ветровой напор, Па; V — скорость ветра, м/с.
По данным многолетних наблюдений, предельный ветровой 

напор в различных районах СССР изменяется в пределах от 270 
до 1000 Па. Согласно РТМ 26-02-6—68 (Руководящий технический 
материал на проектирование буровых вы ш ек) ,  для расчета б у р о 
вых вышек значения ветрового напора принимаются независимо 
от места сооружения буровой: г/ = 700 П а — для нерабочего состо 
яния; <7 = 250 Па — для рабочего состояния; д= 150  Па — д л я  мон- 
тажно-транспортного состояния.

Изменение ветрового напора по высоте над поверхностью 
земли учитывается коэффициентом значения которого п р и ве
дены ниже.
Высота над поверхностью земли, м . . . .  10 20 40 60 100 200  
Коэффициент к ..........................................................  1 1,25 1,55 1,75 2,1 2 ,6

Для промежуточных высот значения £ определяются линейной 
интерполяцией. В пределах зоны высотой не более 10 м д о п у с к а 
ется принимать к постоянным. Согласно этому для г-й панели 
буровой вышки нормативный скоростной напор

41 =  кйо, (X I X .7)
где Цх — нормативный скоростной напор на г-ю панель высотой 
до 10 м; к\ — коэффициент, учитывающий изменение скоростного 
напора для г-й панели.

Ветровая нагрузка, распределенная на 1 м длины, для г-й п а 
нели буровой вышки

Ск =  д1Пвс $ В {, (X IX .в ' '

где « в — коэффициент перегрузки для ветровой нагрузки; с* — 
аэродинамический коэффициент г-й панели буровой вышки; |3 — 
коэффициент динамичности, учитывающий пульсирующий х а р а к 
тер ветрового давления; В — ширина г-й панели буровой выш ки .

Аэродинамический коэффициент зависит от конструктивной 
схемы, формы и размеров деталей. В результате испытаний в а э 
родинамических трубах получены значения аэродинамических к о 
эффициентов для отдельных элементов и наиболее распространен
ных их сочетаний, приведенные в СНиП 11-6—74 и д р у ги х



Граница ф ункции Значение аэродинамического 
коэффициента с

¿ У 1 ? « £  0 ,4 7 7 1,2

0 ,477< < * У ^  <  1 ,27 1 ,65—0,944  ¿¿У ?

1,27 2 ,5 4  ' 0 ,4 5

2 ,54  <  <  4 ,7 7 0 ,2786  +  0 ,0674  А л]ц
4 ,7 7  ^  1 1 , 1 3 0 ,525  +  0 ,01 57  ¿ У ?

>  11 ,13 0 ,7

нормативных документах. Д ля  сплошной стенки и плоских решет
чатых конструкций из всех видов профилей с =  1,4. Д ля цилинд
рических элементов сооружений значения аэродинамических ко
эффициентов определяются по табл. Х1Х.2 в зависимости от 
функции й -\/ <7 (й — диаметр элемента, м; ^ — нормативный ско
ростной напор с учетом коэффициента 6, д аП а ) .

Коэффициент динамичности р зависит от периода собственных 
колебаний сооружения и пульсации скоростного напора. Согласно 
принятым нормам, коэффициенты динамичности панелей буровой 
вышки, расположенных на разных высотах, принимаются рав 
ными: р = 2,1 — при высоте до 20 м; р = 1,6 — при высоте до 60 м.

Аэродинамический коэффициент для отдельных панелей вышки 
определяется по формуле, принятой СНиП 11-6—74:

с =  _ М 1 . П + п), (Х1Х.9)

где а  — аэродинамический коэффициент г-го элемента панели; 
¡г — площадь проекции /-го элемента панели на плоскость, пер
пендикулярную к направлению ветра; 5  — габарит панели в про
екции на вертикальную плоскость; г] — коэффициент, учитываю
щий нагрузку на подветренную грань.

Коэффициент г] является  функцией коэффициента заполнения 
панели вышки ср:

Ф =  2 / г/5 . (Х1Х.10)

Д ля решетчатых сооружений г) = 0,955. Это свидетельствует 
о том, что аэродинамические коэффициенты для наветренной и 
подветренной граней решетчатых сооружений примерно одина
ковы.

В табл. XIX.3 приведен пример расчета аэродинамического 
коэффициента панели (рис. Х1Х.4). Расчетная ветровая нагрузка 
на 1 м высоты рассматриваемой панели определяется по фор
муле (Х1Х.8)

съ =  700 • 1,3 • 0,145 • 2,1 • 9,868 =  2,73 кН/м, 
где В =  0,5 (9,491 +  10,245) =  9,868 м.
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1 0,245 5,01 1,23 2 2 ,46 2 ,0 5 0 ,45 1,10
2 0,033 5 ,20 0 ,17 1 0 ,17 0 ,2 8 1,20 0 ,20
3 0 ,008 5,40 0 ,04 2 0 ,08 0 ,0 7 1,20 0 ,10
4 0,033 0 ,95 0 ,03 4 0 ,12 0 ,2 8 1,20 0 ,14
5 0,030 10,28 0,31 2 0 ,62 0 ,2 5 1,20 0 ,74
6 0 ,180 6,40 1,15 1 1,15 1 ,50 0 ,45 0 ,52
7 0,194 9 ,64 1,87 1 1,87 1,62 0 ,45 0 ,84

2/,- =  6 ,47 ; ф =  2  6 ,75  =  0 ,13 ; =  3 ,64 ; 2с,/»-/5 =  0 ,0 7 4 ;

г г =  ....2' ^ -  (1 -|- г]) =  0 ,145

Аналогично рассчитывается ветровая н агрузка  для других п а 
нелей вышки. Д ля  упрощения дальнейших расчетов ветровые 
нагрузки заменяются силами, сосредоточенными в узлах  соответ
ствующих панелей буровой вышки (рис. Х1Х.5). Расчетная н а 
грузка на каждый узел принимается равной сумм е нагрузок, дей
ствующих на половины смежных панелей. В рассматриваемом 
примере (высота панели 5 м) для узла 0— 1 (рис. Х1Х.5, а),  не 
имеющего смежной панели, расчетная нагрузка

С̂о-х =  (2,73-5)/2 =  6,83 кН.

Усилия в элементах буровой вышки находят в предположении 
идеальности шарнирных соединений, принимаемых взамен св ар 
ных и болтовых узлов, и путем расчленения пространственной 
фермы на плоские с соответствующим распределением нагрузки 
по граням. Усилия в поясах и раскосах определяют в результате 
расчета плоской фермы графическим либо аналитическим мето
дом. При графическом методе обычно пользуются построением 
диаграммы М а к св ел л а— Кремоны. Аналитически усилия в стер
ж нях  фермы определяются известными приемами строительной 
механики (метод вырезания узлов, метод сечений). Усилия в но
гах  вышки и опорные реакции рассчитывают алгебраическим с у м 
мированием соответствующих усилий в смеж ных гранях.

Коэффициенты перегрузки в формуле (XIX.3) учитывают воз
можное превышение принятых в расчете нормативных нагрузок. 
Перегрузки могут быть вызваны различными причинами, в том 
числе в результате нарушения правил эксплуатации буровых в ы 
шек. Значения коэффициентов перегрузки устанавливаю тся на 
основе статистических данных об изменчивости нормативных н а 
грузок. Нормативная нагрузка, умноженная на коэффициент пе-
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д^д/ вышки:

~Н / — стойка; 2, 3, 4, 6 — детали лестницы; 5 —
тя га ; 7 — пояс вышки

Рис. XIX.5. Эпюры ветровой нагрузки (а)  
и расчетных сосредоточенных нагрузок (б)
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регрузки, представляет собой наибольшую возможную нагрузку 
за  время эксплуатации буровой вышки и называется расчетной 
нагрузкой.

Буровые вышки рассчитывают по наиболее опасным сочета
ниям нагрузок при рабочем и нерабочем ее состоянии. Различные 
сочетания внешних нагрузок могут представлять большую опас
ность для одних элементов вышки и меньшую для других. В ра
бочем состоянии наиболее опасное сочетание нагрузок возникает 
при спуске обсадной колонны. При этом возможен случай, когда 
нагрузка на крюке, обусловленная весом обсадной колонны, равна 
допускаемой, за  пальцем установлен полный комплект бурильных 
свечей, а скоростной напор ветра достигает наибольшего значе
ния (250 П а ) ,  принятого для рабочего состояния. В нерабочем 
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состоянии наиболее опасны сочетания нагрузок на буровую вышку 
в том случае, когда полный комплект бурильных свечей установ
лен за пальцем, крюк разгружен, а скоростной напор ветра д о 
стигает наибольшего значения (700 П а) ,  принятого для  нерабо
чего состояния.

При расчете и проектировании буровых выш ек, кроме того, 
учитываются сочетания нагрузок, действующих при подъеме и 
опускании вышки, а такж е  при транспортировании вышки в соб
ранном виде. Вероятность принятых сочетаний нагрузок учиты
вается коэффициентом сочетания /Сс = 0,9, который используется 
в качестве множителя для всех расчетных нагрузок , входящих 
в сочетание. Коэффициент сочетаний ук азы в ает ,  что одновре
менное достижение всеми нагрузками их наибольших значений 
допускается с определенной степенью вероятности.

Нагрузки по направлению их действия на вы ш ку делятся на 
вертикальные и горизонтальные. Д ля  ног и опор буровой вышки 
наибольшее значение имеют вертикальные нагрузки , для  поясов 
и раскосов — горизонтальные.

Нормативные нагрузки для  рабочего и нерабочего состояний 
вышек, учитываемые при расчете на прочность, а т а к ж е  соответ
ствующие им коэффициенты перегрузки и сочетания приведены 
в табл. XIX.4 [17J.

Вертикальные нагрузки распределяются м е ж д у  ногами вышки. 
Расчетное усилие на опору башенной вышки от вертикальных на
грузок

Q  _  (GB ~t~ ^об) n l K c  ~Ь ( Р ДОП ~Ь *̂ П. В ~Ь ^Н. в) П2К с  f X I X  1П
3,6 sin а

где Gв — собственный вес буровой вышки; G06 — собственный вес 
талевого механизма и другого установленного на вышке оборудо
вания; Рдоп — допускаемая нагрузка на крюке; Sn-в, 5 н.в — верти
кальные составляющие от усилий в подвижной и неподвижной 
струнах талевого каната ; пи п2 — коэффициенты перегрузок (при
нимаются по табл. XIX.4); Кс — коэффициент сочетания нагру
зок; ос— угол между осью ноги вышки и вертикалью ; 3,6 — коэф
фициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки 
м еж ду четырьмя ногами вышки (для А-образных выш ек принима
ется равным 2 ).

Вертикальные и горизонтальные составляющие от усилий 
в неподвижной и подвижной струнах талевого к ан ата

5н. в =  Sh cos Pi; Sn. в =  Sn cos P̂ ;

Sh. г =  5h sin Pi; Sn. г =  Sn sin Pj, (XIX. 12)

где S h.b и S H.r — вертикальная и горизонтальная составляющие 
от усилия в неподвижной струне талевого к а н а т а ;  S n.B и S n.r— 
то же, от усилия в подвижной струне; и Рг —угл ы  наклона не
подвижной и подвижной струн каната к вертикали.
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В е р т и к а л ь н ы е  
Собственный вес  выш ки + 1 , 1 0,9 + 1 , 1 0,9
Собственный вес  талевого механизма + 1,1 0,9 + 1,1 0,9
и другого установленного  на вышке 
оборудования
Д оп ускаем ая н а гр у зк а  на крюке + 1 Д 0,9
Вертикальные составляющие усилий + 1,1 0,9 — — —
в неподвижной и ходовой струнах та
левого кан ата

Г о р и з о н т а л ь н ы е
Горизонтальная составляю щ ая усилий + 1,1 0,9
в неподвижных струн ах талевого к а 
ната
Горизонтальная составляю щ ая веса + 1,1 0,9
свечей за пальцем
М аксимальный скоростной напор вет _ _ _ + 1,2 0 ,9
ра
Эксплуатационный скоростной напор + 1,2 0,9 _ — —
ветра
Горизонтальная н агр узка  на палец _ _ _ + 1,2 0,9
от максимального ветрового напора 
Горизонтальная н агр узка  на палец + 1,2 — — — —
от эксплуатационного напора ветра 
на пакет свечей

П р и м е ч а н и е .  Н агр узка  учиты вается^«-!-» ; н а гр у зк а  не учиты вается «—».

Горизонтальная нагрузка на палец от веса свечей

( 1 с . г = - ^ и С у ,  (Х1Х.13)

где б Св —-вес комплекта свечей; 7 — угол наклона к вертикали 
свечей, установленных за палец.

Горизонтальная нагрузка на палец от эксплуатационного вет
рового напора на пакет свечей

<2св. п =  <7св. пПсВев, ( X I X . 14)
где п —  коэффициент перегрузки; с — аэродинамический коэффи
циент (с = 1 ,4 ) ;  Всв — ширина пакета свечей; ¿?Св. п — норматив
ная ветровая  нагрузка на 1 м пакета свечей:
д — ~4~ -Ь • • • ~Ь Япап̂ п  ̂ ( X I X  15)

где <7ь <?2, • • •, Цп — усредненные напоры ветра на рассматривае
мом участке  пакета (по эпюре на рис. Х1Х.5, а ) ;  а 2, . . ап — 
418



высота усредненного напора ветра на рассматриваемом участке; 
Ль ^2, . . Лп — расстояние от опоры вышки до рассматриваемого 
участка усредненных напоров ветра; Н — высота установки 
пальца.

Предельное усилие в формуле (XIX. 1) определяется с уче
том вида деформации рассчитываемых элементов. Д л я  случая 
центрального растяжения стержня о его несущей способности 
судят по величине силы Ф:

Ф =  Р К £ т ,  (XIX. 16)

где Р — площадь поперечного сечения стержня; Л?„ — норматив
ное сопротивление материала (для сталей равно нормативному 
пределу текучести); & — коэффициент однородности материала, 
учитывающий возможное уменьшение величины 1?и-, т  — коэф
фициент условий работы.

Коэффициент однородности материала & = 0,8ч-0,9. Он зави
сит от вероятного рассеивания механических свойств материала, 
обусловленного нестабильностью металлургических процессов, 
технологии изготовления и прочих причин. Произведение норма
тивного сопротивления Ян на коэффициент однородности мате
риала называют расчетным сопротивлением Р  =

Коэффициент условий работы т  учитывает ответственность 
детали, последствия отказов, отклонение принятой расчетной 
схемы от действительных условий работы, возможные поврежде
ния в процессе монтажа, транспортирования и эксплуатации бу
ровых вышек. Согласно РТМ 26-02-6—68, значения коэффициента 
условий работы составляют:
Д л я сжатых элементов ног башенных вышек ..................................................0 ,80—0,90
Д л я  сжаты х элементов поясов (ног) мачтовых вышек ............................... 0,95
Д л я  сжаты х элементов решетки мачтовых вышек из одиночных уго л ко в ,
прикрепленных к  поясам одной полкой при помощи болтов . . . .  0,75 
То ж е  при помощи сварных швов:

для перекрестной решетки с совмещенными в смежных гр ан ях  у з 
лами ..................................................................................................................................... 0,90
для елочной и перекрестных решеток с не совмещенными в смеж ны х
гранях узлами ............................................................................................................. 0 .80

Д л я  сжаты х элементов решетки мачтовых’ вышек из труб, п рикрепляе
мых к поясам при помощи сварных ш во в’1 .......................................................0 ,85—0,95

В случае продольного изгиба (потеря устойчивости прямо
линейной формы равновесия центрально сж ато го  прямого 
стержня) несущая способность

Ф = / ?/?„лтф (XIX. 17)

(ф — коэффициент продольного изгиба, учитывающий уменьше
ние несущей способности для  сж аты х  стержней).

Коэффициент продольного изгиба зависит от материала и 
гибкости детали. Последняя равна отношению приведенной длины 
к радиусу инерции поперечного сечения детали:

X =  цШ.



Так к а к  потеря устойчивости, как  правило, происходит в пло
скости наименьшей жесткости, то в выражение гибкости (XIX. 18) 
обычно входит минимальный радиус инерции I поперечного се
чения. Коэффициент приведения длины [х, учитывающий вид з а 
щемления концов стержня, в расчетах детали вышки принима
ется равны м  1. Предельные гибкости элементов башенных и м а 
чтовых вы ш ек принимаются по РТМ 26-02-6—68:

Д л я  элементов ног .........................................................................  90
Д л я  элементов р е ш е т к и ...............................................................  120
Д л я  прочих эл ем е н т о в ....................................................................  150

В ы раж ение (XIX. 1) первого предельного состояния буровой 
вышки с учетом рассмотренных предпосылок может иметь вид:

по прочности
(X IX .19)

по устойчивости сжатых элементов
2ЛГ,пгКс<.РЯнЬгф. (XIX.20)

Из полученных выражений определяется необходимое нор
мативное сопротивление материала, так  как  площадь попереч
ного сечения деталей обычно задается предварительно для рас
чета действующих нагрузок от собственного веса вышки. Исходя 
из формулы (Х1Х.19), имеем

Ян >  (ЕЛ^гсДс)//7̂ .

Ф ормулу (XIX. 19) можно привести к виду, принятому в ра
счетах по допускаемым напряжениям. В простейшем случае — 
при центральном растяжении стержня усилием N (/Сс= 1) — эта 
формула имеет вид:

N 11 <  РЯк1гт.
После деления полученного выражения на Р, приняв Рн = сгт, 

имеем
N кт  стт

а  —  -------  С т ---------= -------- »
/=■ я 5

где а  — действующее напряжение; а т — предел текучести мате
риала; 5  = п / й т — запас прочности.

В расчетах  по предельному состоянию коэффициент запаса 
прочности устанавливается дифференцированно в зависимости от 
вида нагрузки , применяемых материалов и условий работы кон
струкции. Это позволяет снижать общий коэффициент запаса, 
а следовательно, массу и стоимость конструкции в тех случаях, 
когда нормативные нагрузки и нормативные сопротивления м а 
териалов определяются с достаточной точностью и когда условия 
работы конструкции хорошо изучены.

Дифференцированные коэффициенты запаса позволяют обес
печить прочность конструкции в тех случаях, когда возможны



значительные превышения нормативных нагрузок, отклонение 
фактических сопротивлений материалов от нормативных и когда 
условия работы конструкции недостаточно изучены. М етод р а 
счета по предельным состояниям требует более глубокого изуче
ния условий эксплуатации буровых вышек, действующих на них 
нагрузок и механических свойств применяемых материалов.

Отклонение наголовника вышки допускается в пределах, 
обеспечивающих проход бурильной колонны через отверстие 
стола ротора:

Л =  А1 +  А2,

где А] — отклонение наголовника вышки от оси скваж и н ы  и ро
тора под действием постоянных, эксплуатационных и ветровых 
нагрузок; Аг — отклонение наголовника вышки вследствие неточ
ности ее изготовления и монтажа.

Д ля  проверочных расчетов принимают

А <  (О— О.)/2 «  Я/300,

где й  — диаметр проходного отверстия в столе ротора; £)3 — д и а 
метр бурильных замков; Н — высота вышки;

Д2 да Я/750, тогда Ах < А-— Д2 да Я/500.

§ 4. ОСНОВАНИЯ БУРОВЫХ УСТАНОВОК.
ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ И УСТРОЙСТВО

Основания буровых установок предназначены для  м он таж а  б у 
рового комплекса и его транспортировки с одной точки бурения 
на другую. Монтаж и перевозка бурового комплекса на специ
альных основаниях способствуют сокращению сроков строитель
ства буровой и повышению оборачиваемости буровых установок. 
В зависимости от способов м онтаж а и транспортировки разли 
чают крупноблочные и универсальные основания. Последние поз
воляют транспортировать буровые комплексы крупными и м ел
кими блоками, а также отдельными агрегатами.

Основание буровых установок представляет собой металличе
ское сооружение высотой от 3 до 8,5 м, состоящее из отдельных 
сварных блоков, стыкуемых м еж д у  собой болтами, с т я ж к ам и  и 
другими быстроразъемными соединениями.

Число и размеры блоков определяются способами м он таж а  и 
транспортировки. Несущие узлы  и секции блоков имеют разъемные 
соединения и представляют собой пространственные и плоские 
фермы, свариваемые из швеллеров, двутавров, угольников, труб  и 
листовой стали. Д ля снижения давления на грунт опорные поверх
ности блоков имеют достаточную площадь. Б лагодаря этом у зн а
чительно упрощаются фундаменты, сооружаемые для  м о н таж а  бу
ровых установок. Габариты и м асса  блоков с установленным обо
рудованием ограничиваются удельной нагрузкой на грунт и грузо 



подъемностью тяжеловозов, используемых для перемещения буро
вы х  установок на другую точку бурения.

Конструкция блоков основания должна обеспечить возмож
ность размещения оборудования бурового комплекса и удобства 
м он таж а , технического обслуживания и транспортировки этого 
оборудования с помощью тяжеловозов и других транспортных 
средств. Простота и экономичность конструкции должны соче
таться  с достаточной прочностью и жесткостью оснований, обес
печивающих их надежность и работоспособность в процессе 
бурения скважин и при перемещении бурового комплекса на дру
гую точку бурения. Основания должны иметь защиту от вибра
ций, создаваемы х вследствие работы установленного на них обо
рудования. Чрезмерные вибрации недопустимы, так  к ак  приво
д я т  к  нарушению нормального режима работы оборудования, 
утомлению обслуживающего персонала и преждевременным раз
руш ениям сварных швов, болтовых соединений и других узлов и 
деталей  основания и установленного на нем оборудования.

Основания буровых установок состоят из вышечного, лебе
дочного и энергетического блоков, блоков для размещения подсвеч
ников и оборудования для  приготовления растворов. Д ля  уско
рения монтажно-демонтажных работ вышечный и лебедочный 
блоки в ряде случаев объединяются в единый вышечно- 
лебедочный блок, представляющий собой металлическое двухъ
ярусное сооружение (рис. Х1Х.6). Нижний ярус состоит из основ
ных продольных 6 и поперечных 2 балок. К поперечным балкам 
2, опирающимся на грунт, приварены кронштейны 5, сл уж а 
щие опорами мачтовой вышки, и опоры 3 для подкосов, удержи
вающих выш ку в вертикальном положении. На нижнем ярусе 
установлены буровая лебедка, привод ротора, механизм крепле
ния талевого  каната и др. К балкам 2 присоединены несущие 
колонны верхнего яруса. На рабочей площадке 4 верхнего яруса 
размещ ены подсвечники, ротор, вспомогательная лебедка, ключ 
АКБ и пульт бурильщика. Р а м а  рабочей площадки сварной кон
струкции состоит из двух  продольных балок для установки под
свечника и двух  подроторных балок.

Б алки  6  вышечно-лебедочного блока при помощи стяжек 7 
сты кую тся с несущими балкам и  энергетического блока 8, кото
рый аналогичным образом соединяется с насосным блоком П., 
Оба блока установлены на стойках 10, опирающихся на грунт. 
При дем онтаж е буровой установки для освобождения от льда и 
примерзшего шлама стойки обогреваются паром. На энергетиче
ском блоке 8  находятся силовые агрегаты и редукторы привода 
буровой установки. Насосный и энергетический блоки сварены 
из профильного проката и различаются габаритами и массой.

Известны конструкции оснований, состоящие из единого на
сосно-энергетического блока. Кронштейны 9, приваренные к не
сущим бал кам  блоков, с л у ж а т  опорой для тележек, при помощи 
которых блоки с установленным на них оборудованием переме
щ аю тся на другую точку бурения. У основания буровой установ-
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лены мостки 1 со стеллаж ам и  для бурильных и обсадных труб. 
Мостки соединены с рабочей площадкой вышечно-лебедочного 
блока наклонной рамой с желобом, предназначенным для безо
пасного подъема труб с мостков на рабочую площадку.

Оборудование циркуляционной системы, дизель-электриче- 
ский агрегат, баки д л я  топлива и смазкн, компрессорная стан
ция и воздухосборники, электрические распределительные уст
ройства, котельная установка и другое вспомогательное обору
дование размещены на металлических основаниях санного типа, 
свари ваем ы х из отработанных труб. В конструкцию оснований 
входят  укрытия для обслуживающего персонала и установлен
ного оборудования, а т а к ж е  воздушные, гидравлические и элект
рические коммуникации. Все коммуникации имеют быстроразъ
емные соединения, облегчающие монтажно-демонтажные работы.

К аж ды й  из рассмотренных блоков вместе с установленным 
оборудованием перевозят по открытой местности на специальных 
транспортных средствах (гусеничных тяжеловозах, подкатных 
т е л е ж к ах  на гусеничном либо пневматическом ходу). Трасса 
следования должна быть свободной от сооружений и других пре
пятствий, мешающих передвижению блоков. В труднодоступных 
районах применяются мелкоблочные основания, представляющие 
собой сравнительно небольшие цельносварные пространственные 
конструкции, на которых размещают один или несколько агрега
тов бурового комплекса в зависимости от их массы и габаритов. 
Обычно буровая установка расчленяется на 15—20 мелких бло
ков. Габариты и вес каж дого  блока позволяют перевозить их на

Т а б л и ц а  XIX. 5. Техническая характеристика оснований и способы монтажа 
буровы х установок УЗТМ [1]
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О тметки пола, м: 
рабочей площадки 4 ,5 4 ,5 6,2 6 ,2 7 ,0 7 ,0 6,0
лебедочного блока 4 ,5 4 ,5 2 ,6 2 ,6 2 ,4 2 ,4 2 ,0
энергоблока 2 ,8 2 ,9 2 ,6 2 ,6 2 ,4 2 ,4 0
насосного блока 0 ,9 6 5 0 ,955 2,3 2 ,4 0 0 0

Грузоподъемность подротор- 160 160 250 250 320 320 400
н ы х балок, т
Грузоподъемность подсвечни 100 100 160 160 320 320 400
ко в , т
О тм етка мостков и стеллажей, м 1,25 1,25 1,25 1,25 1,25 1,25 1,25
М асса  металлоконструкций 110 ,6 96 ,3 141,7 146,2 139,5 145,5 6 ,0
оснований, т  
Способ монтажа Крупными блоками Мелкими блоками

и агрегатный и агрегатный



другую точку бурения универсальным транспортом или волоком , 
а в труднодоступных районах бурения — вертолетами.

Основания буровых установок д л я  скважин глубиной более  
6500 м обычно расчленяются на отдельно транспортируемые с е к 
ции. Это обусловлено сравнительно редкими перемещениями б у 
ровых установок, предназначенных д л я  бурения столь гл уб о ки х  
скважин. Эти установки, так  ж е к а к  и буровые установки, и м ею 
щие крупно- и мелкоблочные основания, монтируют поагрегатно . 
Типы оснований и способы транспортировки и монтажа б ур о в ы х  
установок различных моделей приведены в табл. XIX.5.

§ 5. ВЫБОР ПАРАМЕТРОВ И ТЕХНИЧЕСКИЕ 
ХАРАКТЕРИСТИКИ ОСНОВАНИЙ БУРОВЫХ УСТАНОВОК

Параметры оснований определяют, исходя из конструкции и т е х 
нической характеристики буровой установки и требований, п р е д ъ 
являемых технологией бурения и способами транспортировки и 
монтажа буровых установок.

Грузоподъемности подроторных балок £)п,б и опор д л я  ног 
вышки С?оп зависят от допускаемой нагрузки Р доп на крю ке б у 
ровой установки:

Q^ .̂ 6 =  С оп ^  Р доп.

Грузоподъемность балок для подсвечников <2б.п оп ределяется  
по массе наиболее тяжелого комплекта бурильных свечей в св, 
применяемого в буровых установках заданного класса:

б . П ^  ( / с в -

Грузоподъемность платформ оснований выбирается по с у м 
марной массе установленного на них оборудования, к аркаса ,  к о м 
муникаций и укрытий с учетом нагрузок, возникающих при п ер е 
мещении буровой установки на другую  точку бурения.

Высота вышечно-лебедочного блока выбирается из условий , 
обеспечивающих возможность размещения противовыбросового 
оборудования под полом рабочей площадки:

в̂лб ^пр Н',
где /гВЛб — отметка пола рабочей площадки вышечно-лебедочного 
блока; к„р — высота превенторной установки; к' — зазор м е ж д у  
превенторной установкой и пневматическим клиновым з а х в а т о м  
ротора при опущенных клиньях; Н" — расстояние от то р ц а  
клиньев ротора до пола рабочей площадки.

Следует учитывать, что высота расположения рабочей п л о 
щадки вышечно-лебедочного блока должна быть достаточной 
для работы буровых насосов под заливом. Согласно этому, при
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выборе высоты вышечно-лебедочного блока должно удовлетво
ряться  ¡условие

^влб >  Ь." +  /г5 -)-■ /гв +  /г7 /г8 -|-

гд е  Л5 — зазор м еж ду  опущенными клиньями и дном устьевого 
ж елоба (50—70 м м ) ;  /г7, /г8 — перепад высот в устьевом желобе, 
виброситах и очистных желобах, необходимый для самотека про
мывочной жидкости, поступающей из скважины; /г9 — высота при
емных емкостей буровых насосов.

Высоту мостков и стеллажей выбирают с учетом удобства 
выгрузки  бурильных и обсадных труб с трубовозов, обычно она 
составляет 1,25 м.

Основания буровых установок рассчитывают по потере несу
щей способности, наступающей при нагрузках, которые вызы
ваю т разрушение либо потерю устойчивости несущих элементов 
основания (первое предельное состояние).

Гла ва XX
НАДЕЖ НО СТЬ  БУРОВЫХ МАШИН  
И О Б О Р У Д О В А Н И Я

Одним из важны х свойств, характеризующих качество и техни
ческий уровень буровых машин и оборудования, является их на
дежность. Согласно принятой терминологии (ГОСТ 27.002—83), 
надежностью называют свойство технического объекта сохранять 
во времени в установленных пределах значения всех параметров, 
характеризующих способность выполнять требуемые функции 
в заданных режимах и условиях применения, технического обслу
живания, ремонтов, хранения и транспортирования. Теоретиче
ские основы надежности, принятые термины и определения рас
пространяются на все технические объекты и могут быть ис
пользованы в каж дом  конкретном случае на этапах разработки 
требований, проектирования, производства, применения, ремонта, 
исследований и испытаний на надежность.

На основе теории надежности устанавливаются закономерно
сти возникновения отказов и восстановления работоспособности, 
прогнозируются возможные отказы, выявляются способы повы
шения надежности при конструировании, изготовлении и эксплу
атации различных объектов, а такж е разрабатываются методы 
сбора, учета и анализа статистических данных, необходимых для 
расчета показателей надежности. Уровень надежности заклады 
вается  при проектировании, обеспечивается в процессе изготов
ления и поддерживается в эксплуатации.

Основное направление исследований надежности буровых м а 
шин и оборудования — изучение наиболее важны х ее аспектов 
на основе общей теории надежности, практических достижений
426



6 смежных областях техники и накопленных статистических д а н 
ных. В результате этих исследований получены некоторые част 
ные выводы и рекомендации.

Расширение работ в области надежности буровых машин и 
оборудования имеет первостепенное значение для  дальнейшего 
роста эффективности бурения нефтяных и газо вы х  скважин и со
кращения капитальных затрат на создание промысловых ремонт
ных служб и заводов, занятых изготовлением сменного бурового 
оборудования, запасных узлов и деталей.

§ 1. ТЕРМИНЫ И О ПРЕДЕЛЕНИЯ ОСНОВНЫХ ПОНЯТИЙ

Термины и определения основных понятий в области надеж но
сти, принятые в науке, технике и производстве, установлены 
ГОСТ 27.002—83 и обязательны для применения в документации 
всех видов, в том числе в учебной литературе. Рассматриваемые 
термины и определения отнесены к техническому объекту, в к а 
честве которого может быть буровая устан овка  в целом, а т а к ж е  
отдельные ее агрегаты , узлы и детали.

При изучении свойств и показателей надежности пользуются 
понятиями, характеризующими техническое состояние объекта и 
событие. Различают следующие состояния: исправное (исправ
ность), неисправное (неисправность), работоспособное (работо
способность), неработоспособное (неработоспособность) и пре
дельное.

В исправном состоянии объект соответствует всем требова
ниям нормативно-технической и конструкторской документации, 
в неисправном — не соответствует хотя бы одному из этих требо
ваний.

Работоспособность — это состояние объекта, при котором з н а 
чения всех параметров, характеризующих способность выполнять 
заданные функции, соответствуют требованиям нормативно-тех
нической и конструкторской документаций. Работоспособность 
объекта характеризуют совокупностью определенных признаков, 
главным образом нахождением значений заданных параметров 
объекта в пределах допусков, установленных для  этих п ар ам ет 
ров. Кроме того, работоспособность объекта характеризуют р я 
дом качественных признаков его нормальной работы. В' нерабо
тоспособном состоянии значение хотя бы одного из параметров 
не соответствует указанным требованиям.

Понятие «исправность» шире понятия «работоспособность»: 
исправный объект удовлетворяет всем требованиям, а работоспо
собность лишь тем, которые обеспечивают нормальное функцио
нирование объекта. Работоспособный объект может быть неис
правным, например не удовлетворять эстетическим требованиям, 
если ухудшение внешнего вида объекта не препятствует его при
менению по назначению.

Предельным называют такое состояние объекта, при котором 
его дальнейшее применение по назначению недопустимо или



нецелесообразно. Предельные состояния возникают в случаях: 
неустранимого нарушения требований безопасности (число обор
ванных проволок на шаге свивки талевого каната достигает норм 
браковки); неустранимого превышения заданных параметров 
(износ кан авки  канатных шкивов превышает допустимые 
нормы); неустранимого снижения эффективности эксплуатации 
(в результате износа цилиндровых втулок и поршней бурового 
насоса подача оказы вается  недостаточной из-за утечек) ; при не
обходимости проведения текущего либо капитального ремонта. 
Из приведенных примеров следует, что переход объекта в пре
дельное состояние влечет за собой временное или окончательное 
прекращение применения объекта по назначению.

К понятию «событие» относятся повреждение и отказ, вслед
ствие которых обычно происходит переход объекта из одного со
стояния в другое.

Повреждением называют событие, заключающееся в наруше
нии исправности при сохранении работоспособного состояния.

Отказ — событие, заключающееся в нарушении работоспособ
ного состояния.

В сложных объектах возможно более подробное деление со
стояний объекта с выделением промежуточных состояний с пони
женными уровнями качества функционирования.

Признаками возникновения отказа являются недопустимые из
менения признаков работоспособности (выход значений парамет
ров за пределы допуска, нарушения признаков нормальной р а 
боты и т. д .) .  Перечень наиболее распространенных повреждений 
и отказов, наблю даемых в буровых машинах и оборудовании, 
приведен в табл . XX. 1.

Наряду с износом, коррозией и усталостными разрушениями 
отказы могут быть вызваны грубыми нарушениями технологии 
изготовления, правил эксплуатации и технического обслужива
ния. При решении задач надежности важное значение имеют 
анализ и классификация отказов.

По частоте отказов, присущей данному объекту и условиям 
эксплуатации, различают е д и н и ч н ы е  о т к а з ы  (износ клапана 
бурового насоса) и п о в т о р я ю щ и е с я  о т к а з ы  (поломки 
пластин втулочно-роликовых цепей). Отказы относят к к о н с т 
р у к ц и о н н ы м  п р о и з в о д с т в е н н ы м  или э к с п л у а т а ц и 
о н н ы м  с целью установления стадии создания или существова
ния объекта, на которой следует провести мероприятия для уст
ранения причин отказов.

Явления, процессы, события и состояния, обусловленные воз
никновением отказа ,  называются последствиями отказов. Послед
ствиями отказов буровых машин и оборудования могут быть м а 
териальные и трудовые затраты, связанные с необходимыми ре
монтными работами; вынужденные простои в бурении; 
травмирование обслуживающего персонала и др.

В связи с возможными последствиями отказы буровых машин 
И оборудования условно можно разделить на три вида. К пер-



П овреждения и отказы Объекты о тказо в  и повреждений

Износ

Усталостный излом

Остаточная деформация 

Трещины

Увеличенный люфт 
Ослабление креплений 
Потеря упругости 
Разрывы

Нарушение герметичности

Потеря эластичности, старение 
Разрегулировка

Несрабатывание

Поршни, втулки , клап ан ы  и штоки буровых на
сосов; подвижные уплотнения буровых насосов, 
вертлю га, гидротормоза; резьба бурильных труб 
и замков; подшипники, шарошки долот; тормоз
ные шкивы и н акладки ; пальцы и втулки  крейц
копфа; цепи; шкивы талевы х механизмов; плаш 
ки автоматического бурового ключа 
Бурильные трубы; проволоки талевого кан ата ; 
цепи передач; валы  лебедок, роторов, насосов 
и трансмиссий; элементы металлоконструкций; 
сетка вибросит
Оси, валы , бурильные трубы , элементы металло
конструкций, шпонки и ш лицевые соединения, 
сопряженные детали прессовых соединений 
Станина буровых насосов, тормозные шкивы б у
ровых лебедок, несущие элементы оборудования 
Механические передачи, рычаги управления 
Болтовые соединения 
Пружины
Клиновые ремни, ш ланги , диафрагмы пневмоком
пенсаторов
Уплотнение в гидравлических и пневматических 
устройствах
И зделия из резины и полимерных материалов 
Тормоза, муфты, клап ан ы , подшипники валов, 
клиноременные передачи
Предохранительные клап ан ы , ограничитель 
подъема талевого блока, пневматические муфты

вому относятся отказы, вызывающие только материальные з а 
траты, связанные со сменой и ремонтом отказавш его  изделия. 
Подобные отказы характерны для резервированного и другого 
оборудования, отказы которых не вызываю т длительных про
стоев, а стоимость ремонтов, связанных с устранением отказов, 
значительно превышает расходы из-за вынужденных простоев.

Второй вид отказов характеризуется экономическими поте
рями вследствие вынужденных простоев в бурении, значительно 
превышающих стоимость сравнительно несложных ремонтов. 
К третьему виду относятся отказы, вызывающие большие эконо
мические потери из-за вынужденных простоев в бурении и сл о ж 
ности ремонта оборудования, а такж е отказы , в результате ко
торых возможны аварии на буровой, угрожаю щ ие безопасности 
обслуживающего персонала. Примером подобных отказов я в л я 
ется обрыв телевого каната , поломки бурильных и обсадных 
труб, разрыв гидрокоробки буровых насосов и др.

По возможности устранения отказов машины, оборудование и 
отдельные изделия подразделяются на восстанавливаемые й не- 
восстанавливаемые. В о с с т а н а в л и в а е м ы е  — объекты, для



которых ё рассматриваемой ситуации восстановленйё работоспо
собного состояния предусмотрено в нормативно-технической и 
конструкторской документации. К н е в о с с т а н а в л и в а е м ы м  
относятся талевы й  канат, тормозные накладки, цилиндровые 
втулки и поршни, клапаны бурового насоса, долота, пружины, 
подшипники качения и другие объекты, восстановление которых 
не предусмотрено нормативно-технической и конструкторской до
кументацией.

Н аряду  с этим различают р е м о н т и р у е м ы е  и н е р е м о н -  
т и р у е м ы е  объекты. К ремонтируемым относятся объекты, для 
которых проведение ремонтов предусмотрено в нормативно-тех- 
нической и конструкторской документации.

Надежность объекта определяется его безотказностью, долго
вечностью, ремонтопригодностью и сохраняемостью. Б е з о т к а з 
н о с т ь — это свойство объекта непрерывно сохранять работоспо
собность в течение некоторого времени или некоторой наработки. 
Д ля большинства видов буровых машин наработка измеряется 
машинным временем бурения и спуско-подъемных операций (бу
ровые насосы, вертлюги, роторы, лебедки, кронблоки и др .) .  Н а
работка талевого  каната измеряется работой, выраженной в тон
но-километрах. Наработку буровых долот предлагается измерять 
суммарным числом оборотов. Д ля  ряда других механизмов и д е 
талей наработка измеряется числом рабочих циклов (буровые 
ключи, клиновые захваты, подшипники и др.). Безотказность мо
ж ет  рассм атриваться  не только в режиме работы объекта, но и 
при хранении и транспортировании объекта.

Д о л г о в е ч н о с т ь  — это свойство объекта сохранять рабо
тоспособность до наступления предельного состояния (неустра
нимого о тк аза )  при установленной системе технического обслу
живания и ремонта. Это состояние может наступать вследствие 
износа, поломки, коррозии, ползучести и др. Наработка объекта 
от начала его эксплуатации или ее возобновления после опре
деленного вида  ремонта до наступления предельного состояния 
называется т е х н и ч е с к и м  р е с у р с о м .  Календарная продол
жительность от начала эксплуатации объекта или ее возобновле
ния после ремонта до перехода в предельное состояние назы ва
ется с р о к о м  с л у ж б ы .

Объект м ож ет перейти в предельное состояние, оставаясь р а 
ботоспособным, если, например, его дальнейшее применение по 
назначению станет недопустимым по требованиям безопасности 
(например, талевы й канат, бурильные трубы), экономичности, 
эффективности и безвредности (например, дизель, буровой насос, 
долото и д р .) .  Объект, перешедший в неработоспособное состоя
ние может не достигнуть предельного состояния, если восстанов
ление работоспособного состояния целесообразно и допустимо 
(например, подвижные уплотнения вертлюга, штока бурового на
соса и др .) .

Р е м о н т о п р и г о д н о с т ь ю  называют свойство объекта, з а 
ключающееся в приспособленности к предупреждению и обнару-



жению причин возникновения отказов, повреждений и поддержа
нию и восстановлению работоспособного состояния путем техни
ческого обослуживания и ремонтов. Д ля  буровых машин и обору
дования имеется в виду их приспособленность к ремонту и 
техническому обслуживанию в полевых условиях с учетом квали
фикации и возможностей буровой бригады. Количественно ремон
топригодность определяется затратами  времени, тр уд а  и средств. 
К числу факторов, определяющих ремонтопригодность машины, 
относятся: доступность, контролепригодность, легкосъемность, 
взаимозаменяемость, блочность и агрегатирование, степень уни
фикации, количество смазы ваемы х точек и др.

С о х р а н я е м о с т ь  — свойство объекта сохранять значения 
показателей безотказности долговечности и ремонтопригодности 
в течение и после хранения или транспортирования. Сохраняе
мость представляют в виде д вух  составляющих, одна из которых 
проявляется во время хранения, а другая  — во врем я применения 
объекта после хранения и транспортирования. Это обусловлено 
тем, что продолжительное хранение и транспортирование в не
обходимых условиях могут отрицательно влиять не только на 
поведение объектов в процессе хранения и транспортирования, 
но и при последующем их использовании. Вторая составляющая 
сохраняемости имеет особенно существенное значение.

С р о к  с о х р а н я е м о с т и  — такая  продолжительность пре
бывания объекта в режимах хранения и транспортирования, при 
которой изменения показателей безотказности, ремонтопригодно
сти и долговечности, обусловленные его хранением и транспорти
рованием, находятся в допускаемых пределах. Следует разли
чать сохраняемость объекта до ввода в эксплуатацию и в период 
эксплуатации (при перерывах в работе, связанных, например, 
с транспортировкой буровой установки на новую точку бурения). 
Во втором случае срок сохраняемости входит составной частью 
в срок службы. Срок сохраняемости объекта до ввода в эксп луа
тацию может включать в себя срок сохраняемости в упаковке и 
законсервированном виде.

Сохраняемость характеризует сопротивляемость объекта воз
действию влажности, атмосферного давления и температуры, з а 
грязненности рабочего места. Высокие показатели сохраняемости 
достигаются путем герметизации, нанесения лакокрасочных по
крытий, использования опорных устройств, применения предохра
нительных колпаков и заглуш ек (например, для  резьбы буриль
ных и обсадных труб) и др.

Д ля  конкретных видов буровых машин и оборудования у к а 
занные свойства надежности могут иметь различную относитель
ную значимость. Например, д л я  тормоза буровой лебедки, отказ 
которого может повлечь крупные материальные убытки и чело
веческие жертвы, наиболее существенным свойством является  
безотказность. Д ля автомата подачи долота главное свойство — 
ремонтопригодность, так  к а к  его отказы не представляю т опас
ности и не вызывают тяж елы х последствий в бурении.



В аж ное понятие, относящееся к надежности,— р е з е р в и р о 
в а н и е .  В технике под резервированием понимается средство по
вышения уровня надежности (особенно безотказности) введением 
дополнительных средств и возможностей. Цель резервирования — 
обеспечить отказоустойчивость объекта в целом, т. е. сохранить 
его работоспособность, когда возник отказ одного или несколь
ких элементов. В буровых установках  используются следующие 
виды резервирования: о б щ е е ,  при котором резервируют объект 
в целом (например, вместо требующегося для пневмоуправления 
одного компрессора, устанавливаю т д в а ) ;  р а з д е л ь н о е ,  при 
котором резервируются отдельные объекты или группы (напри
мер, в компоновке и схемах управления противовыбросовым обо
рудован ием );  з а м е щ е н и е ,  при котором функции отказавшего 
объекта выполняются другим объектом (например, использова
ние автом ата  подачи долота д л я  подъема колонны труб в случае 
отказа буровой лебедки).

Отношение числа резервных изделий к числу резервируемых 
н азы вается к р а т н о с т ь ю  р е з е р в и р о в а н и я .  Резервирование 
с кратностью, равной единице, называется дублированием. Лю
бое резервирование усложняет конструкцию и должно иметь тех
нико-экономическое обоснование.

При оценке надежности объекта, анализе проектных вариан
тов, назначении оптимальных режимов эксплуатации, разработке 
программ испытаний, контроле качества продукции и решении 
других практических задач в области надежности пользуются по
к азателям и  надежности, выражающими количественные характе
ристики безотказности, долговечности, ремонтопригодности и со
храняемости.

Количественные показатели надежности, определяемые мето
дами теории вероятности и математической статистики, устанав
ливают м еру  вероятности определенных событий, обусловленных 
качеством технических объектов.

Различаю т единичные и комплексные показатели надежности. 
Единичный показатель надежности количественно характеризует 
одно из свойств, составляющих надежность объекта. Комплекс
ный показатель  надежности количественно характеризует не ме- 
менее д вух  основных составляющих, например безотказность и 
ремонтопригодность.

Основным показателем безотказности является вероятность 
безотказной работы Р (t0), определяющая вероятность того, что 
в заданном интервале времени tQ =  T (или в пределах заданной 
наработки) не возникает отказа  объекта. Значение Р (t0) как  
всякой вероятности находится в пределах O ^ P ( í0) < l -

Например, если вероятность безотказной работы машины за 
время Т = 1 ООО ч равна 0,95, то это означает, что из большого чи
сла однотипных конструкций в среднем около 5 % будут иметь 
отказы раньше чем через 1000 ч работы. Показатель Р(г'о) может 
быть применим для оценки безотказности машины и отдельных 
ее узлов и деталей. Так к ак  безотказная работа и отказ — вза- 
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имно противоположные события, то сумма их вероятностей равна 
единице:

P(to) +  Q ( Q = l

где P (t0) — вероятность безотказной работы в интервале от О 
до t0; Q(t0) — вероятность отказа  в интервале от 0 до t0.

Значение вероятности безотказной работы не имеет смысла 
без указания конкретной наработки, в течение которой возможно 
возникновение отказа. Нельзя, например, утверж дать , что веро
ятность безотказной работы цепной передачи P ( t 0) =  0,9. П р а 
вильным будет утверждение, что вероятность безотказной работы 
цепной передачи P (t0) =0,9  за время ¿0 = 3000 ч. Это означает, 
что в среднем 90 % цепей данного типа в определенных условиях 
проработают 3000 ч без замены, а 10 % будут иметь отказы  до 
истечения 3000 ч работы.

К показателям безотказности относятся средняя наработка 
до отказа, гамма-процентная наработка до отказа , средняя  на
работка на отказ, интенсивность отказов и параметр потока от
казов. В случае легко устранимых отказов, наблюдающихся 
в силовых агрегатах привода буровой установки, л еб едках  и 
буровых насосах, буровых автоматических ключах, клиновых з а 
хватах и других восстанавливаемых объектах, п оказателем  без
отказности является с р е д н я я  н а р а б о т к а  н а  о т к а з  (н ар а 
ботка на отказ) ,  определяемая отношением наработки восстанав
ливаемого объекта к математическому ожиданию числа его 
отказов в течение этой наработки.

Средняя наработка на отказ означает наработку восстанавли 
ваемого объекта в среднем на один отказ в рассматриваемом  ин
тервале суммарной наработки или определенной продолжитель
ности эксплуатации. Величина средней наработки на о тказ  з а 
висит от начала наблюдений. Например, в период приработки 
наработка на отказ меньше, чем после его окончания. В период, 
предшествующий капитальному ремонту, наработка на отказ 
вновь снижается. Снижение средней наработки на отказ  в н а 
чальном периоде эксплуатации обусловлено отказам и  деталей , 
имеющих скрытые производственные дефекты.

Параметр п о т о к а  о т к а з о в  определяется отношением сред
него числа отказов восстанавливаемого объекта за  произвольно 
малую его наработку к значению этой наработки. Термин и н - 
т е н с и в н о с т ь  о т к а з о в  означает условную плотность вероят
ности возникновения отказа невосстанавливаемого объекта , оп
ределяемую для рассматриваемого момента времени при усло 
вии, что до этого момента отказ  не возник.

При снижении средней наработки на отказ значения п ар а 
метра потока отказов и интенсивности отказов возрастают.

Д ля талевых канатов, тормозных накладок, подшипников и 
других невосстанавливаемых объектов показателем безотказно
сти является с р е д н я я  н а р а б о т к а  д о  о т к а з  а, х ар ак тер и 



зую щ ая математическое ожидание (среднее значение) наработки 
объекта от первого отказа.

В качестве показателей долговечности используются: средний 
ресурс, гамма-процентный ресурс, назначенный ресурс, средний 
срок служ бы , гамма-процентный срок службы, назначенный срок 
служ бы . В терминах показателей долговечности следует у к а зы 
вать  вид действий после наступления предельного состояния 
объекта (например, средний ресурс до капитального ремонта, 
гамма-процентный ресурс до среднего ремонта и т. д .) .  Если пре
дельное состояние обусловливает окончательное снятие объекта 
с эксплуатации, то показатели долговечности называются: пол
ный средний ресурс (срок с л у ж б ы ) ; полный гамма-процентный 
ресурс и т. д. В полный срок службы входят продолжительно
сти всех  видов ремонта.

С р е д н и м  р е с у р с о м  называют математическое ожидание 
ресурса. Г а м м а - п р о ц е н т н ы й  р е с у р с  — наработка (кален
д ар н ая  продолжительность от начала эксплуатации объекта), 
в течение которой объект не достигает предельного состояния 
с заданной вероятностью у. выраженной в процентах. Д ля не- 
восстанавливаемых объектов ответственного назначения показа
телем долговечности является  н а з н а ч е н н ы й  р е с у р с  (срок 
с л у ж б ы ) ,  определяющий суммарную наработку (календарную 
продолжительность эксплуатации) объекта, при достижении ко
торой применение по назначению должно быть прекращено не
зависимо от состояния объекта.

Если известна функция наработки объекта до первого отказа, 
то среднюю наработку до отказа  (средний ресурс, средний срок 
служ бы , средний срок сохраняемости) определяют по формуле

оо оо оо

t =  f tf (t) dt =  f tdF (/)= f [ l  — F (/)] dt,
0 0 0

где t — средняя наработка до отказа (средний ресурс; средний 
срок сл уж бы ; средний срок сохраняемости); F ( t ) — функция рас
пределение наработки до отказа  (ресурс, срок службы, срок сохра
няем ости ); f ( t ) — плотность распределения наработки до отказа 
(ресурс, срок службы, срок сохраняемости).

П оказателем  ремонтопригодности является среднее время 
восстановления, выражаю щ ее математическое ожидание времени 
восстановления работоспособного состояния. Время восстанов
ления слагается  из времени обнаружения, поиска причины отказа 
и устранения последствий отказа . Среднее время восстановле
ния tB

_ оо оо оо

=  f а д  dt — f tdFo (t) =  [ [1 - F B(Q]tf,
0 0 0

где f t v ( t ) — плотность распределения времени восстановления; 
(t) — функция распределения времени восстановления,



Нормирование среднего времена восстановления имёет зн ач е 
ние для вертлюгов, роторов, манифольдов буровых насосов, п нев
моприводов и других нерезервируемых объектов, длительный про
стой которых может повлечь за собой осложнения в бурении и з н а 
чительные материальные потери. Среднее время восстановления 
нормируется для  серийных машин и оборудования и может быть 
назначено для вновь проектируемых машин, не имеющих серий
ного аналога.

Показателем ремонтопригодности является  вероятность того, 
что время восстановления работоспособного состояния объекта не 
превысит заданного, называемого вероятностью восстановления 
работоспособного состояния и представляющего собой функцию 
распределения времени восстановления при 1В = ТВ, где Тв —  з а 
данное время восстановления.

Д ля  оценки сохраняемости изделий пользуются двум я  п о к а з а 
телями: гамма-процентным и средним сроками сохраняемости. 
Термин с р е д н и й  с р о к  с о х р а н я е м о с т и  означает м а т е м а т и 
ческое ожидание срока сохраняемости, включающего календарн ую  
продолжительность хранения и транспортирования объекта в  з а 
данных условиях, в течение и после которой сохраняются значения 
заданных показателей в установленных пределах. Г а м м а - п р о 
ц е н т н ы й  с р о к  с о х р а н я е м о с т и  — срок сохраняемости, д о 
стигаемый объектом с заданной вероятностью у, вы раженной 
в процентах.

Буровые машины и оборудование, к а к  правило, сохраняют з а 
данные эксплуатационные показатели, если соблюдаются п р ави л а  
их хранения и транспортирования. Показатели сохраняемости 
обычно нормируются для изделий, при длительном хранении к о 
торых эксплуатационные показатели ухудшаются.

К комплексным показателям надежности относится к о э ф 
ф и ц и е н т  г о т о в н о с т и .  Д ля  изделий, подлежащих н ем едлен 
ному восстановлению (например, труботрансформаторы, б ур о вы е  
ключи, насосы, вертлюги, задвижки и др .) ,  коэффициент го т о в 
ности

Кг =  Т0/(Т0 +  Тв),

где То — наработка на отказ; Тв — среднее время восстановления.
Из формулы следует, что коэффициент готовности х а р а к т е р и 

зует одновременно два различных свойства: безотказность и р е 
монтопригодность. Время на восстановление работоспособности 
в условиях эксплуатации принято считать п р о с т о е м .

Коэффициент готовности определяется для  периодов м е ж д у  
плановыми ремонтами и техническим обслуживанием. Численно он 
равен вероятности того, что объект окаж ется  в работоспособном 
состоянии в произвольный момент времени, кроме план и руем ы х 
периодов, в течение которых применение объекта по назначению  
не предусматривается.

Д ля оценки надежности буровых машин может служить к  о - 
э ф ф и ц и е н т  т е х н и ч е с к о г о  и с п о л ь з о в а н и я ,  в ы р а ж а ю 



щий отношение математического ожидания интервалов времени 
пребывания объекта в работоспособном состоянии за некоторый 
период эксплуатации к  сумме математического ожидания интер
валов времени пребывания объекта в работоспособном состоянии, 
простоев, обусловленных техническим обслуживанием, и ремонтов 
з а  этот ж е  период эксплуатации.

Коэффициент технического использования

К т .и  =  Т р .б / ( Г р а б + 2 Г р е м ) ,

где Граб — время работы за некоторый период эксплуатации; 
2  Трем — суммарное врем я технического обслуживания и ремон
тов (плановых и внеплановых) за этот ж е  период эксплуатации.

Коэффициенты готовности и технического использования на
значаются для ремонтируемых машин и оборудования, имеющих 
серийный аналог.

Экономическим показателем надежности буровых машин и 
оборудования может служ ить  сумма затрат на проведение их тех
нического обслуживания за время бурения скважин. Рассмотрен
ные показатели наиболее существенны для оценки надежности 
буровых машин и оборудования.

§  2. ВЫБОР НОМЕНКЛАТУРЫ ПОКАЗАТЕЛЕЙ НАДЕЖНОСТИ 
БУРОВЫХ МАШИН И ОБОРУДОВАНИЯ

Номенклатура показателей надежности выбирается в зависимости 
от технических, эксплуатационных и экономических параметров 
и особенностей рассматриваемых машин и оборудования. Число 
выбранных параметров надежности должно быть минимальным, 
но достаточным для оценки, планирования и контроля уровня 
надежности, регламентации требований к надежности в техниче
ских заданиях, стандартах  и других нормативно-технических и 
конструкторских документах  на опытные и серийные машины и 
оборудование.

При выборочном рассмотрении технических условий и другой 
документации на буровые машины и оборудование, проведенном 
ВНИИНефтемашем, оказалось, что в большинстве случаев пока
затели надежности не указываю тся. В отдельных случаях указы 
ваю тся лишь показатели долговечности. Поэтому разработка но
менклатуры нормируемых показателей надежности буровых м а
шин и оборудования — неотложная задача отрасли.

В зависимости от последствий отказа, ремонтопригодности и 
признаков, по которым определяется необходимость прекраще
ния эксплуатации, буровые машины и оборудование подразделя
ются на отдельные группы.

Первая группа объединяет ремонтируемые и эксплуатирую
щиеся до предельного состояния машины и оборудование, послед
ствием отказов которых являются потери от вынужденных про
стоев и затраты на ремонтные работы. В число этой группы вхо



дят буровая установка в целом, буровые и подпорные насосы , 
гидроциклонные установки и вибрационные сита системы очистки 
промывочного раствора, буровые лебедки, двигатели и си ловы е 
передачи привода буровых установок. Экономический эффект от 
эксплуатации указанных машин и оборудования зависит от д л и 
тельности их безотказной работы и времени простоев из-за о т 
казов.

За фиксированный период эксплуатации доля времени б езо т 
казной работы определяется коэффициентом готовности д л я  обо
рудования, работающего в прерывистом режиме, и коэффициен
том технического использования для  оборудования, работаю щего 
в непрерывном режиме. Долговечность буровой установки в целом 
определяется полным средним ресурсом (срок служ бы ), а д р у 
гих видов перечисленного оборудования — средним ресурсом до  
капитального ремонта.

За основные показатели надежности рассматриваемой группы  
машин и оборудования принимаются:

коэффициент готовности или коэффициент технического и с
пользования;

наработка на отказ;
средний ресурс до капитального ремонта или полный средний 

ресурс.
Во вторую группу входят буровая выш ка и талевый канат ,  и с

пытывающие циклические нагрузки. З а  цикл принимается подъем  
и спуск бурильной колонны при смене долота. Отказы выш ки и 
талевого каната приводят к  аварии на буровой и угрожают б е з 
опасности обслуживающего персонала. Эффект от эксплуатации  
в каждом цикле зависит от вероятности безотказной работы з а  
время t, равное длительности цикла. В связи с многократным по
вторением циклов для  полной характеристики надежности необ
ходим такж е показатель долговечности, в качестве которого д л я  
буровой вышки принимается средний срок служ бы  и для тал ево го  
каната — средний ресурс.

Нормируемыми показателями надежности второй группы обо
рудования являются:

вероятность безотказной работы за  время t, P ( t ) ;  
средний ресурс и средний срок службы .
К третьей группе относятся ремонтируемое оборудование, 

первый отказ которого совпадает с наступлением его предельного 
состояния, и отдельные элементы машин и оборудования, которые 
эксплуатируются до первого отказа и не подлежат ремонту. П о 
следствиями отказа ремонтируемого оборудования являю тся з а 
траты на ремонт, а для  неремонтируемых элементов — их у т р а т а .  
К этому оборудованию относится ротор буровой установки , 
а к элементам — уплотнения, поршни, клапаны  буровых насосов. 
Эффект от эксплуатации этих и подобных изделий зависит от их  
долговечности.

В качестве нормируемых показателей надежности прини
маются:



Средний ресурс до капитального ремонта (для ремонтируе
мого оборудования);

средний ресурс (для неремонтируемых узлов и деталей, 
а т а к ж е  для ремонтируемого оборудования, которое не подлежит 
капитальному ремонту).

Наиболее многочисленна четвертая группа оборудования, экс
плуатируемая до предельного состояния, последствиями которого 
являю тся вынужденные простои и связанные с ними экономиче
ские потери, значительно превышающие затраты на ремонт. 
К этой группе оборудования относятся узлы талевого механизма, 
турботрансформаторы, цепные передачи, вертлюги, гидравличе
ские затворы, дроссельно-запорные устройства, установка для 
осушки воздуха в системе пневмоуправления, тяжеловозы и др. 
Эффект от эксплуатации этого оборудования пропорционален 
доле времени его безотказной работы от общего времени работы 
и вынужденных простоев.

Наиболее важны ми показателями надежности являются:
коэффициент готовности или коэффициент технического ис

пользования;
средний ресурс до капитального ремонта либо полный средний 

ресурс.
В пятую группу входит ремонтируемое оборудование, эксплуа

тируемое до предельного состояния, после которого необходим 
капитальный ремонт. Отказы рассматриваемой группы оборудова
ния не вызывают отказов и простоев буровой установки благодаря 
резервированию либо отсутствию непосредственной функциональ
ной связи с процессами бурения. К этой группе относятся комп
рессорные блоки, топливомасляные установки, смесители и пере
мешивающие устройства, установки для очистки промывочного 
раствора и регенерации утяжелителя. Последствия отказа подоб
ного оборудования — затраты  на ремонт, величина которых за 
фиксированный период эксплуатации зависит от числа отказов.

Основными показателями надежности являются:
наработка на отказ ;
средний ресурс до капитального ремонта либо полный средний 

ресурс.
К шестой группе относятся устройства, используемые для  обес

печения безопасности и устранения аварий. Д ля  оборудования 
шестой группы (например, противовыбросовое оборудование, 
ограничители подъема талевого блока) характерны режимы ожи
дания и работы. В режиме ожидания оборудование должно быть 
готово к применению, но при этом возможно наступление пре
дельного состояния. Режим работы может наступить в произволь
ный момент эксплуатации, и оборудование должно работать не
прерывно в течение определенного времени. Последствия отказа — 
аварии на буровой и угроза безопасности обслуживающего пер
сонала.

П оказателями надежности устройств, обеспечивающих без
опасность и безаварийность работы, являются:



коэффициент оперативной готовности; ...
назначенный ресурс.
Как уж е отмечалось, начальный период эксплуатации обору

дования обычно характеризуется резко повышенным значением 
параметра потока отказов или интенсивности отказов вследствие 
скрытых дефектов конструктивного, технологического и производ
ственного происхождения. После замены отказавш их в период 
приработки элементов наступает период нормальной эксплуата
ции, характеризующийся накоплением износных, усталостных и 
других повреждений и редкими отказами из-за случайных чрезмер
ных нагрузок. Дальнейший (третий) период характеризуется ин
тенсивным ростом числа отказов, обусловленным потерей несущей 
способности.

В большинстве случаев наработка измеряется машинным вре
менем, выраженным в часах. Д ля  буровых и подпорных насосов, 
роторов, вертлюгов, регуляторов подачи долота , узлов обвязки 
буровых насосов, установок для приготовления и очистки промы
вочного раствора в машинное время вклю чается продолжитель
ность механического бурения, проработки и промывки скважины. 
Д ля  буровых лебедок, кронблоков, талевых блоков и крюков в м а 
шинное время принято включать продолжительность спуско-подъ- 
емных операций, ловильных и других аварийных работ с буриль
ными и обсадными трубами. Д ля  вспомогательных тормозов б у 
ровой лебедки машинное время определяется продолжительностью 
спуска инструмента.

Наработку гидротрансформаторов, цепных и зубчатых редук
торов, коробки перемены передач, муфт и други х  узлов привода 
определяют по наработке приводимых машин и механизмов. В не
которых случаях машинное время недостаточно полно хар акте 
ризует наработку на отказ. Д ля  талевых канатов  наработку при
нято определять по их работе, выраженной в тонно-километрах.

Отказы клиновых захватов, буровых ключей и других м ех а 
низмов, используемых при спуско-подъемных операциях, зависят 
от числа циклов их работы. Поэтому наработку оборудования для  
спуско-подъемных операций определяют суммарны м числом свин
чиваний и развинчиваний свечей. В наработку буровых ключей 
дополнительно включают число наращиваний бурильной колонны. 
Наработка клиновых захватов включает число посадок колонн б у 
рильных и обсадных труб на клинья.

Наработка буровых вышек, оснований, резервуаров, устройств 
для обеспечения безопасности, задвижек д л я  обвязки противо
выбросового оборудования определяется календарным временем, 
выраженным в годах.
§ 3. МЕТОДЫ РАСЧЕТА ПОКАЗАТЕЛЕЙ НАДЕЖНОСТИ

Факторы, влияющие на надежность буровых машин и оборудова
ния, носят случайный характер. В связи с этим основной метод 
изучения надежности — статистический, а д л я  решения теоретиче
ских задач используется теория вероятностей,



Исходными данными для расчета показателей надежности слу
ж ат  результаты  лабораторных и промышленных испытаний, 
а так ж е  статистическая информация, полученная при эксплуата
ции и ремонте оборудования. Наиболее ценной является статисти
ческая информация, учитывающая влияние на надежность всех 
эксплуатационных факторов, комплексное воспроизведение кото
рых затрудняется  при испытаниях на лабораторных стендах. Д ля  
накопления достаточного объема статистической информации, не
обходимой д л я  достоверных оценок, требуется длительное время. 
Лабораторные испытания позволяют получить необходимые дан 
ные в более сж аты е  сроки, но требуют дополнительных затрат на 
создание и обслуживание специальных стендов и полигонов. Л а 
бораторные испытания имеют особо важное значение при изуче
нии надежности на стадии создания опытных образцов машин и 
оборудования.

В зависимости от испытуемого объекта и определяемых пока
зателей надежности ГОСТ 27.002—83 установлены 13 разновид
ностей планов испытаний на надежность.

П оказатели надежности, к а к  это следует из ранее рассмотрен
ных определений, являются случайными величинами и в резуль
тате опыта м огут  принимать то или иное заранее неизвестное 
значение. Случайная величина может быть дискретной (число от
казов за врем я t, число отказавших объектов при испытаниях 
заданного объема и т. д.) либо непрерывной (срок службы, время 
работы до отказа ,  время восстановления работоспособности, время 
простоя в ремонте, продолжительность работы между ремонтами 
и др.).

С увеличением числа опытных данных обнаруживается опре
деленная закономерность появления тех или иных случайных со
бытий или значений случайных величин. При повторении опытов 
в одинаковых условиях одни значения появляются чаще, а дру
ги е— реже. Отношение частоты т,- появления данного значения 
случайной величины к общему числу значений Ы, зафиксирован
ных в данном опыте, называется ч а с т о с т ь ю  или с т а т и с т и 
ч е с к о й  в е р о я т н о с т ь ю  данной величины.

Например, если из 100 обследованных поршней (N=100) бу
рового насоса 90 поршней ( т г = 90) имеют срок службы от 75 до 
85 ч, то частость или статистическая вероятность этого значения 
срока служ бы  составляет

Р; =  ГП(1Ы =  90/100 =  0,9.

Вероятность является численной мерой возможности возникно
вения события.

Из определений частости и вероятности следует, что они изме
няются в пределах от 0 до 1 , а вероятность всех возможных зна
чений случайной величины равна единице.

В аж н ая  характеристика случайной величины (например,



срока службы или наработки на отказ) — оценка ее математиче
ского ожидания (средняя арифметическая):

i N 
N i=i

где t¡ — значения случайной величины, полученные в 1 , 2 , jV -m 
наблюдениях; N — общее число наблюдений (значений случайной 
величины).

Практически приемлемую точность оценки математического 
ожидания случайной величины можно получить при относительно 
малом числе наблюдений (yV= Ю-г-20). Мера рассеивания случай
ной величины относительно ее математического ожидания х ар ак 
теризуется дисперсией, средним квадратическим отклонением и 
коэффициентом вариации, подробное описание которых дается 
в теории вероятностей и математической статистике.

На основании опытных данных статистическая вероятность 
безотказной работы определяется по формуле

i 1 — ^ ( 0 . ( х х . i)

где Р (t) — статистическая оценка вероятности безотказной р а 
боты; N — число изделий, поставленных на испытания; 2т ,-  — чи
сло объектов, отказавших ко времени t\ F (i) — статистическая 
оценка вероятности отказов.

Обозначив 2 т,- через г, где г — число объектов, отказавш их ко 
времени t, из общего числа наблюдаемых объектов N, работоспо
собных в начальный момент ¿ = 0, получим

P(t) =  (N<— r)/N, (X X .2)
где N — г — число объектов, проработавших безотказно до мо
мента t.

Например, если из 100 однотипных деталей в течение 300 ч 
испытаний отказало восемь деталей, то по формуле (XX.2) веро
ятность безотказной работы этих деталей в течение указанного 
времени составляет

Р (300) = (100— 8)/100 = 0,92.
Вероятность отказа из формулы (XX. 1)
F  (300) =  1ь—р  (300) =0,08.

Интенсивность отказов статистически определяется отноше
нием

Я (А  —  r V +  ~ г (0 — N  (t) —  N (t +  At)m » ( 0 « -------- Шй------- (XX'3)

где г (í +  At) — число отказов за  время t+ A t; г (t ) — число отка
зов за время t\ N (t ) — число объектов, работоспособных ко вре-

441



мени Аt — продолжительность интервала времени; А/ (¿ + А/)—* 
число объектов> работоспособных ко времени t + At.

Так к а к  М’ (*) — N (¿ + ДО =■Лг — число отказов за время М, 
а N У) =  Ы —  г, то формулу (ХХ.З) можно представить в более 
удобном виде:

£(/) =  Дг/(ЛГ— г)Д*. (XX.4)

В качестве  примера рассмотрим данные, полученные при испы
тании цепей. Цепь состояла из 400 звеньев. За время ¿ = 3000 ч 
число отказов  составило г (3000) =200, а за последующие Д/ = 
= 100 ч имели Дг= 100 отказов. Требуется определить Р  (3000),
Р (3100) и X (3050).

По формуле (ХХ.2) найдем вероятность безотказной работы

Р (3000) =  (400— 200)/400 =  0,5;
Р 1 3 1 0 0 )  400 (200+  100). — 0^25.

4 ’  N 400

Число отказавш их звеньев за время ¿ = 3050 ч примем: 
г (3050) = 2 0 0 +  50 = 250, тогда

Р  (3050) =  (400^250)/400 =  0,375.
По формуле (ХХ.4) определяем интенсивность отказов

X (3050) = ------ —----- = -------- — --------=  0,013 ч1.
 ̂ '  (Ы — г ) М  (400 — 250)50

Д л я  невосстанавливаемых объектов (талевые канаты, подшип
ники, поршни, клапаны) средняя наработка до отказа статисти
чески определяется отношением суммы наработки испытуемых 
объектов до отказа 2 /; к числу наблюдаемых объектов Ы\

(ХХ.5)
Н аработку  на отказ статистически определяют отношением 

суммарной наработки восстанавливаемых объектов к суммар
ному числу отказов этих объектов ЛГ0:

т 0= ъ и ш 0. (X X .6)
По опытным данным о ресурсе N объектов статистически сред

ний ресурс оценивают по формуле

■ ? = 4 - £ х „ (ХХ.7)
N 1= 1

где — ресурсы объектов.
Аналогично по опытным данным рассчитывают средние значе

ния срока служ бы , срока сохраняемости, времени восстановления 
работоспособного состояния и трудоемкости восстановления.

Коэффициент готовности определяется отношением суммар
ного времени пребывания наблюдаемых объектов в работоспособ-
442



N
ном состоянии £  ег к произведению числа N этих объектов на 

¿=1
продолжительность эксплуатации 7Р (за исключением простоев 
на проведение плановых ремонтов и технического обслуж ивания):

<х х - 8 >

где Bi — суммарное время пребывания i-го объекта в работоспо
собном состоянии.

Если при установленном порядке обслуживания предусмотрено 
немедленное начало восстановления отказавшего объекта, то ко
эффициент готовности

К г =  7 У (7 0 Ц- Тв).

Статистическая оценка показателей надежности широко ис
пользуется при рассмотрении надежности буровых машин и обо
рудования.

Статистическую информацию используют для  установления з а 
конов распределения показателей надежности, на основе которых 
рассчитывают вероятностные значения показателей надежности. 
В теории надежности для непрерывных случайных величин пре
имущественно используются экспоненциальный, Вейбулла и усе
ченный нормальный законы распределения. Методы выбора зако 
нов распределения и определения их параметров рассм атри ва
ются в курсах теории вероятностей и при достаточном объеме и 
качестве исходных данных (статистической информации) не пред
ставляют принципиальных трудностей.

Руководствуясь соображениями о природе происходящих от
казов, а такж е  опытом предшествующих исследований надежно
сти аналогичных изделий и известными практическими рекомен
дациями, предварительно выбирают предполагаемый закон рас
пределения. Если число значений случайной величины превышает 
80 100, то диапазон изменения этих величин разбиваю т на р аз 
ряды (промежутки времени ti) и для каждого р азр яд а  находят 
из имеющихся данных точечные значения статистической функции 
распределения

где N — общее число значений случайной величины; — накоп
ленная частота для г-го разряда .

При N < 8 0 ч -100 рекомендуется находить последовательно зн а 
чения F (t) для каждой случайной величины упорядоченного (в а 
риационного) ряда. Полученные точечные значения наносят на 
вероятностную бумагу, сетка которой соответствует предполагае
мому закону распределения. Распределение точек на одной п ря
мой свидетельствует о том, что опытные данные и принятый з а 
кон распределения согласуются. Допустимость принятого закона



распределения проверяется по известным критериям согласия. 
После установления закона распределения определяют его пара
метры. Д л я  этого обычно пользуются построениями и соотноше
ниями, приведенными непосредственно на вероятностной бумаге.

В качестве  примера рассмотрим порядок построения функции 
распределения для следующего полученного в результате опыта 
вариационного ряда продолжительностей безотказной работы из
делия (в ч ) :

115 232 328; 368; '9  393;

404 421 457; 483; 511

527 540 544; 572; 598

605 619 613; 660; 681

736 791 942

Число отказов за время / = 942 ч равно N — 23. Результаты 
расчетов приведены в табл. XX.2.

Отложив значения II и Р{ на вероятностной бумаге, принятой 
для  усечения нормального распределения, получим расположение
Т а б л и ц а  X X .2

Н омер о тк а за
В рем я нара

ботки до 
о тказа  ч

Н акоп лен н ая
частота

о тказо в

Н акопленная 
частость отказов 

Л 2 т.- Р
P ¿ = l - F ( í )

l ~  t

1 115 1 0,04 0,96
2 232 2 0,08 0,92
3 328 3 0,12 0,88
4 368 4 0,16 0,84
5 393 5 0,21 0,79
6 404 6 0,25 0,75
7 421 7 0,29 0,71
8 457 8 0,34 0,66
9 483 9 0,39 0,61

10 511 10 0,44 0,56
11 527 11 0,50 0,50
12 540 12 0,54 0,46
13 544 13 0,58 0,42
14 572 14 0,62 0,38
15 598 15 0,66 0,34
16 605 16 0,70 0,30
17 619 17 0,74 0,26
18 633 18 0,78 0,22
19 660 19 0,83 0,17
20 681 20 0 87 0,13
21 736 21 0,91 0,09
22 791 22 0,95 0,05
23 942 23 1,00 0,00

П р и м е ч а н и е .  Число отказо в  во в сех  сл уч аях  Дг =  I.



Р-.^Цс
N

0,85

0,65

0,Ь5

0,25
0,15

0,05

К
11=0,03

отметок, показанное на рис. XX. 1.
Прямая, проведенная через получен
ные отметки, показывает, что опытные 
данные согласуются с принятым з а 
коном распределения. Из рис. XX. 1 
видно, что наибольшее отклонение 
£) = 0,03. Рассчитываем критерий со
гласия А. Н. Колмогорова

О д/К =  0,03 У23~ =  0,14,

где К — общее число эксперименталь
ных точек.

Так к ак  0 ,14<1, то следует счи
тать, что выбранное теоретическое 
распределение согласуется с экспери
ментальным.

При выполнении практических расчетов надежности восста 
навливаемых технических систем используется хорошо согласую 
щийся с опытными данными экспоненциальный (показательный) 
закон распределения. Функция вероятности безотказной работы 
в этом случае имеет вид

Р (/) =  е~«, (X X .9)

где е — основание натуральных логарифмов; X — параметр  р ас 
пределения, который соответствует интенсивности отказов.

Существенным преимуществом экспоненциального распределе
ния является то, что оно определяется одним параметром X, з а в и 
сящим от средней наработки на отказ

Ю0 200 300 Ш 500 600 700 800 £,¥

Рис. XX. 1. Распределение о тк а 
зов

Т = \ Р(()<и = \ е - « Л  =  -^ -.
о о %

Из полученного выражения Х=\/Т.
Так к ак  обычно 1, то формула (XX.9) вероятности безот^ 

казной работы упрощается в результате разложения в ряд  и от
брасывания малых членов

р ( 0 »  1 — м . ( х х л о )

Плотность вероятности отказов 
ЛРЦ)

/ ( 0  = <и
- Ле_Ч ( X X .11)

Согласно формуле (XX.9 ) ,  значения вероятности безотказной 
работы в зависимости от Xt=t/TCp составляют:
и
РЦ) 0,368

0,1
0,9

0,01
0,99

0,001
0,999

0,0001
0,9999

Так к ак  при //¿ср= 1  вероятность безотказной работы равн а  
0,368, то 63 % отказов возникает за  время / г ^ ср и только 37 %



Э лементы  м еханических передач

Д ви гател и : 
асинхронные 
синхронные 
постоянного тока 

Гидродвигатели
Зубчаты е одноступенчатые передачи 
Н асосы
Ч ервяч н ы е редукторы 
Коробки передач
С лож ны е зубчатые и червячные подачи 
Дифференциальные механизмы 
Ш ариковые подшипники 
Ременные передачи 
В ал ы  и оси
Гидравлические поршни 
Муфты: 

сцепления 
уп р уги е  
фрикционные 
электромагнитные 

Ш естерни 
Тормоз лебедки 
Б арабан  лебедки

Интенсивность отказо в %■ Ю5

средняя наименьш ая наибольшая

0,86 0,11 0,94
0,03 0,01 0,05
0,94 0,50 0,31
0,43 0,14 0,23
0,01 0,01 0,02
1,35 0,11 0,49
0,02 0,01 0,04
0,07 0,01 0,43
0,09 0,01 0,18
0,10 0,11 0,16
0,06 0,01 0,22
0,39 0,01 1,50
0,03 0,02 0,06
0,02 0,01 0,04

0,01 0,01 0,11
0,07 0,01 0,14
0,03 0,01 0,09
0,06 0,04 0,09
0,01 0,01 0,10
0,45 — —
0,43 — —

позднее. Из приведенных значений следует, что для  обеспечения 
вероятности безотказной работы 0,9 или 0,99 можно использовать 
соответственно только 0,1 и 0,01 долю среднего срока службы.

В табл. ХХ.З приведены опытные значения интенсивности от
казов  часто встречающихся элементов конструкций, полученные 
в лабораторных условиях [30]. Данные таблицы могут служить 
лишь для  грубой ориентировочной оценки интенсивности отказов 
при номинальных режимах и нормальных условиях. Д ля  прибли
жения к реальным условиям в расчет вводят поправочный коэф
фициент К\ , ориентировочные значения которого приведены ниже.

Л абораторны е и благоустроенные помещения ...............................................................  1
Стационарные наземные у с т р о й с т в а ....................................................................................... Ю
А п п аратура смонтирована:

на кораблях в защищенных отсеках ........................................................................ 17
на автомобилях ..........................................................................................................................25
в железнодорожных вагонах ............................................................................................ 30

Пользуясь этими данными, можно по формуле (XX. 10) вычис
лить вероятность безотказной работы Р< каждого из указанных 
элементов, входящих в проектируемую конструкцию. Вероятность 
безотказной работы всей конструкции, состоящей из п последова-



■'гёЛьнб соединенных независимых элементов, определяется пб
формуле

^ 2 = ^ 2 - . • Р„, ( X X . 12 )

или для экспоненциального распределения

Р Е =  е_ *’2 < ( X X .  13)
П

где — интенсивность отказов всей конструкции; X,- —
интенсивность отказов ¿-го элемента.

Если в сборочной единице соединены резервирующие э л е 
менты, то вероятность безотказной работы

Р =  1_ ( 1 _ Р 1) ( 1 _ Р 2 ) . .

где ¿ — число параллельно соединенных элементов.
Если в системе циркуляции промывочной жидкости п редусм от

рены два независимых насоса, к аж ды й  из которых имеет Р  =  0,9, 
то вероятность безотказной работы всей системы резко в о з р а 
стает: Р =  1—0 ,12 = 0,99.

Рассмотрим пример расчета надежности лебедки. Необходимо 
ориентировочно определить, какой процент лебедок проработает 
без отказов в течение 200 ч, если принять экспоненциальное р а с 
пределение безотказной работы ее элементов. В структурную  
схему лебедки входят асинхронный электродвигатель, у п р у г а я  
муфта, коробка перемены передач, две  фрикционные муфты, то р 
моз и барабан на валу.

По табл. XX.2 для указанных элементов средние величины п а 
раметра интенсивности отказов на 105 ч работы равны: Хв= 0  86- 
Ям =  0 ,07 ; А,шш=0,07; Яф. м =  0 ,0 3 ; Лт =  0 ,4 5 ; Лб =  0,03.

Вероятность безотказной работы всей лебедки определяется по 
формуле (ХХ.13), где ^ = ( 0 , 8 6  + 0,07 + 0,07 + 0,03 + 0,03 + 0 ,45  + 
+ 0,03) 10-5= 1 ,5 4 - 10 -5 — .

ч
С учетом реальных условий эксплуатации примем К , = 3 0  

тогда А ’

^  =  Я2, ^  =  4 ,62-10-4 —  •

Вероятность безотказной работы лебедки в течение 200 ч со 
ставит

Рх (0 =  е-4,62'10-*'200 = 0,915.

Полученный результат показывает, что в течение 200 ч б ез  от
казов проработает в среднем около 90 % лебедок.



Глава XXI
ПРО ТИВ О ВЫ БРОС О ВОЕ  ОБОРУДОВ АНИЕ

§  1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ, ОСНОВНЫЕ ТРЕБОВАНИЯ 
И СОСТАВ

Противовыбросовое оборудование предназначено для герметиза
ции устья скважины с целью предотвращения открытых выбросов 
жидкости или газожидкостной смеси и фонтанов при бурении, ис
пытании, опробовании и освоении скважины. Основная причина 
этих явлений — превышение пластового давления (давления 
в  продуктивном пласте залеж и) над давлением промывочной 
жидкости, заполняющей скваж ину:

рпл  ̂

гд е  рпл — пластовое давление; р — плотность промывочной жидко- 
сти; £ — ускорение свободного падения; г  — глубина скважины.

Пластовое давление возрастает примерно на 0,1 МПа на к а ж 
ды е  10 м глубины залегания пласта. Однако встречаются изоли
рованные участки с аномально низким или высоким пластовым 
давлением, не подчиняющимся этому правилу. Интенсивность 
фонтанирования и выбросов возрастает с увеличением перепада 
давлений

Др =  рпл*-Р£2.

Открытые фонтаны и выбросы представляют опасность для 
обслуживающего персонала, приводят к загрязнению окружаю
щей среды и пожарам, тушение которых требует больших трудо
вы х  и материальных затрат . Противовыбросовое оборудование 
должно обладать абсолютной надежностью и высокой степенью 
готовности. Только тогда можно обеспечить своевременное пере
крытие устья скважины при наличии или отсутствии в ней бу
рильной колонны. При этом должна быть обеспечена возможность 
выполнения следующих технологических операций:

расхаживание, проворачивание и протаскивание бурильных 
труб  с замковыми соединениями и обсадных труб с муфтами;

закры тая  циркуляция промывочной жидкости с противодав
лением на пласт;

закачка  раствора в пласт буровыми либо цементировочными
насосами.

В состав противовыбросового оборудования входят: превен
торы, устьевая крестовина, надпревенторная катуш ка и разъем
ный желоб, составляющие стволовую часть превенторного обору
дования; манифольды д л я  обвязки стволовой части противовыб
росового оборудования, обеспечивающие возможность управления 
скважиной при газонефтепроявлениях; станции управления пре
венторами и манифольдом.



Противовыбросовое оборудование устанавливают м еж д у  
устьем скважины и полом буровой установки. В связи с этим д л я  
уменьшения высоты и облегчения основания вышечно-лебедочного 
блока, масса и размеры которого возрастают с увеличением вы
соты пола буровой установки, необходимой для монтажа противо
выбросового оборудования, превенторы и другие элементы его  
стволовой части должны быть компактными.

По правилам безопасности в нефтегазодобывающей промыш 
ленности установка противовыбросового оборудования о б я з а 
тельна при бурении на разведочных площадях, газоконденсатных 
и газовых месторождениях и на месторождениях с аномально вы
сокими пластовыми давлениями. Устье скважины оборудуется  
превенторами после спуска и цементирования кондуктора и пр о
межуточной колонны. Противовыбросовое оборудование испыты
вается на прочность и герметичность.

При испытании на прочность пробное давление р назначается  
в зависимости от допускаемого рабочего рр:

р =  2рр — для превенторов с диаметром проходного отверстия  
менее 350 мм и рабочим давлением не более 70 МПа;

р = 1'5рр — для превенторов с диаметром проходного отверстия  
более 350 мм и рабочим давлением более 70 МПа.

Противовыбросовое оборудование испытывают на герметич
ность при р =  рР.

С целью повышения надежности противовыбросовое о б о р у д о 
вание комплектуется резервными элементами, предназначенными  
для выполнения функций основных элементов в случае их о тк а
зов. При этом увеличиваются масса, габариты и стоимость этого  
оборудования. Однако надежность противовыбросового о б о р у д о 
вания возрастает на несколько порядков. В целях безопасности  
пульт управления противовыбросовым оборудованием устанавли
вают на расстоянии не менее 10 м от устья скважины, а дублер  —  
у поста бурильщика.

Основные параметры противовыбросового оборудования —  
диаметры проходных отверстий и рабочее давление превенторов  
и манифольда. Диаметры и присоединительные размеры превенто-. 
ров согласуются с диаметрами долот, бурильных и обсадн ы х  
труб, а также колонных головок, предназначенных для обвязки  
наружных концов обсадных колонн, зацементированных в ск в а
жине. Превенторы и задвижки должны иметь устройства дл я  
четкого дистанционного контроля их положения (открытые, з а 
крытые).

§ 2. ПРЕВЕНТОРЫ

Для герметизации устья скважин используют плашечные, уни вер
сальные и вращающиеся превенторы.

Плашечный превентор (рис. XXI. 1) предназначен для гер м е
тизации устья скважины при наличии и отсутствии труб в ск ва
жине. Корпус 2 превентора представляет собой стальную отливку
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с вертикальным проходным отверстием и цилиндрическими ф лан
цами с резьбой для шпилек. Соединение шпильками позволяет  
уменьшить высоту превентора, однако требует точной его подве
ски при монтаже противовыбросового оборудования, обеспечива
ющей совпадение осей шпилек и отверстий фланца. Число и д и а 
метр шпилек определяют из расчета фланцевого соединения на 
герметичность. На опорных поверхностях фланцев имеются к а
навки для уплотнительной стальной кольцевой прокладки восьми
гранного сечения.

Корпус превентора снабжен горизонтальной сквозной поло
стью для размещения плашек 18. Снаружи полость закрывается 
боковыми крышками 1 и 6, которые крепятся к корпусу б о л 
тами 5. Стыки крышек с корпусом уплотняются резиновыми про
кладками 4, установленными в канавках крышек. Используются 
и откидные крышки, шарнирно соединяемые с корпусом. Для пре
дотвращения примерзания плашек в корпус превентора встраива
ются трубки 15 для подачи пара в зимнее время. На боковых тор 
цах крышек посредством шпилек крепятся гидроцилиндры 7 д в у 
стороннего действия для закрытия и открытия превенторов. 
Усилие, создаваемое гидроцилиндром, должно быть достаточным 
для закрытия превентора при давлении на устье скважины, равном  
рабочему давлению превентора.

Штоки поршней 8 снабжены Г-образным выступом для соеди 
нения с оправкой плашек. Под давлением рабочей жидкости, н а
гнетаемой из коллектора 3 по трубкам 19 в наружные полости 
гидроцилиндра, поршни перемещаются во встречном направлении 
и плашки закрывают проходное отверстие превентора. При нагне
тании рабочей жидкости во внутренние полости гидроцилиндров 
плашки раздвигаются и открывают проходное отверстие превен
тора. Поршни и штоки, а также неподвижные соединения гидро
цилиндров уплотняются резиновыми кольцами 9, 13, 14.

Гидравлическое управление превентором дублируется ручным 
механизмом одностороннего действия, используемым при отклю
чении и отказах гидравлической системы, а также при необходи
мости закрытия превентора на длительное время. Ручной м еха
низм состоит из шлицевого валика 10 и промежуточной резьбовой 
втулки 12, имеющей шлицевое соединение с поршнем. Валик 10 
посредством вилки 11 кардана и тяги соединяется со штурвалом, 
вынесенным на безопасное расстояние от устья скважины. При  
вращении валика по часовой стрелке резьбовая втулка 12 приво
дится в прямолинейное движение и перемещает поршень до зам ы 
кания плашек превентора. Расчетное время закрытия превентора 
составляет 10 с при использовании гидравлической системы и 70 с 
при ручном управлении. При обратном вращении винта поршни 
остаются неподвижными, а резьбовые втулки благодаря ш лице
вому соединению с поршнями возвращаются в исходное полож е
ние. После перемещения резьбовых втулок в исходное положение 
превентор можно открыть при помощи гидравлической системы  
управления.



Т а б л и ц а  XX 1.1. Основные параметры плашечных превенторов 
с  гидравлическим и ручным управлением

Т и п оразм ер

Д и а м е тр  
п р о х о д н о го  
о т в е р с т и я , 

мм

Р абочее 
д а в л ен и е  
р р , М Па

Д и ам етр  
у п л о т н я е 
мы х т р у б , 

мм

В ы сота , 
мм, 

не более
М асса, кг

ППГ-180Х 210 180 21 33— 114 310 700
П П Г-180X350 180 35 33— 127 350 750
ППГ- 180X700 180 70 33— 127 400 1000
ППГ-230Х 350 230 35 33— 168 350 900
ППГ-230Х 700 230 70 33— 168 430 1500
ППГ-280Х 210 280 21 33— 168 430 1000
ППГ-280Х 350 280 35 48—219 500 1400
ППГ-280Х 700 280 70 48—219 550 1700
ППГ-350Х 210 350 21 114—219 450 1500
ППГ-350Х 350 350 35 60—273 500 1700
ППГ-350Х 700 350 70 60—273 600 3000
ППГ-425Х 140 425 14 60—340 450 1300
ППГ-425Х 210 425 21 60—340 500 1800
ППГ-520Х 140 520 14 60—425 590 2100
ППГ-520Х 210 520 21 60—425 640 2400

В плашечных превенторах применяют трубные плашки для 
герметизации устья скважины с подвешенной колонной буриль
ных или обсадных труб и глухие плашки при отсутствии труб 
в скважине. При необходимости используют специальные плашки 
для перерезания труб.

Плашки состоят из резинового уплотнителя 16 и вкладыша 17, 
соединенных с корпусом болтами и винтами. Армированные ме
таллические пластины придают уплотнителю необходимую проч
ность и противодействуют выдавливанию резины при расхажива
нии колонны труб. Наработка уплотнителя измеряется числом 
циклов закрытия превентора и суммарной длиной труб, протаски
ваемых через закрытый превентор со скоростью 0,5 м/ч при дав
лении в гидроцилиндре и скважине не более 10 МПа. Согласно 
нормам, средняя наработка до отказа уплотнителя должна со
ставлять не менее 300 закрытий превентора без давления и обе
спечивать возможность протаскивания более 300 м труб через за 
крытый превентор.

Основные параметры плашечных превенторов приведены 
в табл. ХХ1.1.

В структурно-поисковом бурении используются плашечные 
превенторы П П Б -307Х 320 с электрическим приводом. Разработан 
и испытан плашечный превентор с односторонним приводом ПГО- 
2 3 0 x 3 2 0  Бр, плашки которого посредством рычагов перемеща
ются от одного силового цилиндра. Благодаря этому в превенто
рах ПГО плашки сходятся в центре проходного отверстия незави
симо от соосности превентора и подвешенной колонны труб. В це
лях снижения высоты стволовой части противовыбросового 
452



оборудования пользуются сдвоенными превенторами, заменяю
щими два обычных плашечных превентора.

Плашечные превенторы не обеспечивают герметизации устья 
скважины, если на уровне плашек располагаются ведущая труба, 
бурильный замок, муфта и другие части колонны труб, диаметр 
и геометрические формы которых не соответствуют установлен
ным в превенторе плашкам. При закрытом превенторе допуска
ется медленное расхаживание колонны в пределах гладкой части 
труб и невозможно вращение, спуск и подъем бурильной колонны.

Универсальные превенторы обладают более широкими возмож
ностями (рис. XXI.2). Они герметизируют устье скважины при на
личии и отсутствии в ней подвешенной колонны труб и вместе 
с  тем позволяют, сохраняя герметичность устья скважины, прово-



рачивать бурильную колонну и протаскивать трубы вместе с муф
тами и бурильными замками. Универсальный превентор способен 
герметизировать устье скважины независимо от диаметра и гео
метрической формы уплотняемого предмета. Корпус 17 представ
ляет собой стальную отливку ступенчатой цилиндрической формы 
с опорным фланцем и шпильками 19 для крепления превентора, 
проушинами 10 для его подвески при монтажно-демонтажных ра
ботах и транспортировке.

В корпусе превентора располагаются полый ступенчатый пор
шень 9, резинометаллическая уплотнительная манжета 5 и предо
хранительная втулка 14. Уплотнительная манжета, имеющая 
форму усеченного конуса с осевым отверстием, контактирует с ко
нусным отверстием поршня и упирается в крышку 2, снабженную  
проходным отверстием и прямоугольной резьбой для свинчивания 
с корпусом превентора. Крышка уплотняется манжетой 4 и фик
сируется в затянутом состоянии стопорным болтом 3. Глухие резь
бовые отверстия на опорном фланце крышки предназначены для 
шпилек 1, используемых для крепления фланцевой катушки про
тивовыбросового оборудования. Кольцевые канавки на опорных 
фланцах корпуса и крышки предназначены для металлических 
уплотнительных колец 18.

М ежду корпусом, крышкой и поршнем образуются полости А 
и Б, сообщающиеся посредством штуцеров 8 и 13 и трубопроводов 
с гидравлической системой управления противовыбросовым обору
дованием. При нагнетании масла из системы гидроуправления 
в полость Б  поршень перемещается вверх и внутренним кону
сом сжимает уплотнительную манжету в радиальном направле
нии. В результате деформации проходное отверстие манжеты ока
зывается полностью закрытым. При наличии инструмента ман
жета обж имает его и перекрывает сечение между превентором и 
инструментом. Давление нагнетаемого в превентор масла уста
навливается регулирующим клапаном системы гидроуправления.

Для устранения утечек масла используются самоуплотняющи
еся манжеты 6, 7, 11, 12, 15, 16 и уплотнительные кольца 18. Уп
лотнительная манжета удерживается в закрытом состоянии уси
лием, создаваемым устьевым давлением в скважине на площадь 
поршня в полости В превентора. Превентор открывается в резуль
тате нагнетания масла в полость А и при одновременном сливе 
из полости Б. П од давлением масла в полости А поршень переме
щается вниз и освобождает манжету, которая разжимается бла
годаря собственной упругости. Расчетное время закрытия универ
сального превентора не должно превышать 30 с.

Давление, необходимое для открытия превентора, определя
ется по условию

откуда Ра > Р б ? б/Рл ,

где рА — давление рабочей жидкости в полости А; р ъ — устьевое 
давление скважины; БА и Б б — площади поршня в полостях 
А и Б.



Типоразм ер
Д иам етр  

п роходного 
о т в е р с ти я , 

мм

Р аб о ч ее
д а в л е н и е ,

М Па

Н аибольш ий  
диам етр 

уплотн яем ы х 
труб , мм

В ы со та ,
м м ,

не -более
М асса, кг

ПУ1-180Х 210 180 21 127 830 1 300
ПУ1-180X350 180 35 127 970 2 000
ПУ1-180Х 700 180 ' 70 127 1200 6 000
ПУ1-230Х 350 230 35 146 1170 3 300
П У 1-230X700 230 70 146 1500 9 500
ПУ1-280Х 210 280 21 194 1050 2 700
ПУ1-280Х 350 280 35 194 1270 4 000
ПУ1-280Х 700 280 70 194 1700 13 000
ПУ1-350Х 210 350 21 273 1200 4 400
ПУ1-350Х 350 350 35 273 1430 8 000
ПУ1-350Х 700 350 70 273 1900 18 000
ПУ1-425Х 140 425 14 340 1300 6 200
ПУ1-425Х 210 425 21 340 1420 8 200
ПУ1-520Х 210 520 21 426 1700 15 000

П р и м е ч а н и е .  Ц иф ра 1 в ш иф ре о зн а ч а ет  номер м одели . В м есто  ш иф ра ПУ1 в н е
которы х техн и чески х  д окум ен тах  у к а зы в а е т с я  ш ифр П У Г , о зн а ч а ю щ и й  — п ревен тор  у н и 
версальны й  с ги дравли чески м  у п р авлен и ем .

Показатель надежности уплотнительных манжет — средняя на
работка на отказ, нормируемое значение которого предусматри
вает безотказную их работу при протаскивании колонны труб 
длиной не менее 2000 м при давлении в скважине до 10 МПа. Для 
предохранения уплотнительных манжет от преждевременных по
вреждений торцы бурильных замков и муфт снабжаются фа
сками, проточенными под углом 18°. Универсальные превенторы, 
как и плашечные, различаются по диаметру проходного отверстия 
и рабочему давлению (табл. XXI.2).

Вращающиеся превенторы предназначены для герметизации 
кольцевого зазора между устьем скважины и бурильной колонной 
и обеспечения возможности вращения, подъема и спуска буриль
ной колонны при герметизированном устье. В составе противовы
бросового оборудования вращающийся превентор используется 
при роторном бурении с очисткой забоя от выбуренной породы 
газом, воздухом или аэрированным промывочным раствором, 
а также при обратной промывке скважины и вскрытии пластов 
с высоким пластовым давлением.

Вращающийся превентор (рис. XXI.3) состоит из корпуса 7, 
неподвижного патрона 4 и вращающегося ствола 6. В отличие от 
плашечного и универсального превенторов, имеющих гидравличе
ский привод, во вращающемся превенторе используется самоуп
лотняющаяся манжета 9, которая обжимает обхватываемую часть 
бурильной колонны под действием собственной упругости и дав
ления на устье скважины. Литой корпус 7 из легированной стали 
снабжен опорным фланцем для соединения с плашечным или



универсальным превентором и боковым отводом для присоедине
ния к циркуляционной системе буровой установки.

Диаметр отверстия опорного фланца зависит от типоразмера 
превентора и должен быть достаточным для прохода долота. 
Ствол 6, имеющий форму полого цилиндра с наружным опорным 
фланцем, вращается на упорном 5 и радиальных 3 подшипниках. 
К стволу на быстросборном байонетном соединении крепится са
моуплотняющаяся манжета с внутренними поясками квадратного 
и круглого сечений, предназначенными соответственно для уплот
нения ведущей и бурильной труб. Проходное сечение ствола 
456



меньше диаметра долота. Поэтому при спуске и смене его необхо
димо ствол отсоединить от корпуса превентора. Для этого ствол 
с патроном соединяют с корпусом превентора посредством бай
онетного затвора и фиксатора 10, снабженного дистанционным  
пневматическим и ручным управлением.

Перед установкой патрона в корпус фиксатор 10 с помощью  
пневмоцилиндра, управляемого с пульта 13, либо с помощью  
винта 12 и троса 11 отводится в крайнее левое положение и осво
бождает проход для установки патрона. После этого патрон вво
дят выступами в пазы корпуса и поворачивают по часовой 
стрелке до упоров, установленных в корпусе. Д алее освобож даю т  
фиксатор, который под действием пружины пневмоцилиндра за 
мыкает патрон в корпусе превентора. Чтобы вытащить патрон из 
корпуса, необходимо предварительно отключить фиксатор и по
вернуть патрон против часовой стрелки. Патрон поворачивают ве
дущей трубой, вращаемой ротором посредством вкладышей 1. 
Шинно-пневматическая муфта 2, включаемая с пульта 13, соеди
няет патрон со стволом, и в результате этого оба они совместно 
с ведущей трубой поворачиваются относительно корпуса превен
тора. Подшипники ствола смазываются жидким маслом, предо
храняемым от утечек и загрязнения асбографитовыми м анж е
тами 8.
Техническая характ ерист ика вращ аю щ ихся превент оров

Типоразмер ......................................П В-156Х320 ПВ-230Х320 П В-307Х 200
Диаметр проходного отверстия, мм:

корпуса превентора . . . .  156 230 307
ствола ..........................................  130 158 215
бокового отвода ..................... 150 150 150

Давление, МПа:
рабочее ...................................... 32 32 20
пробное ...................................... 64 64 40
допускаемое при наибольшей
частоте вращения ствола . . 8 8 8

Диаметр, мм:
корпуса патрона ..................... 380 510 515
сменных уплотнителей под
трубы и квадратные штанги 73; 89 73 ; 89, 114 89; 114; 140

Наибольшая частота вращения
ствола, об/мин .................................  100 100 100
Высота, мм ...................................... 1570 1550 1800
Масса, кг ..........................................  1250 1785 1560

Превенторы ПВ-156Х320 и П В-307Х 200 в отличие от ПВ- 
230X320 Бр не имеют шинно-пневматической муфты. Патроны  
этих превенторов освобождаются вручную, что создает неудобства 
при спуске и смене долот.

§ 3. ТИПОВЫ Е СХЕМЫ ПРОТИВОВЫ БРОСОВОГО 
ОБОРУДОВАНИЯ СКВАЖИН

Состав и конструктивные связи основных элементов противовыб
росового оборудования (ОП) указываются на схемах, изображ а
емых посредством условных графических обозначений. В зависи-



Рис. XXI.4. Схемы противовыбросового оборудования:
/  — всп ом огательны й  пульт; 2 — стан ц и я  гидравлического управления- 3 —  разъемны й же- 
м ян о м етр  с зап орны м  и разрядн ы м  устройствам и  и разделителем  сред; а — задви ж ка с руч- 
м е р а  с р а зр яд н ы м  устройством; 11 — сеп аратор ; 12 — задви ж ка с гидравлическим управле
н и я  ги дроприводны м  дросселем; /  — блок  дросселирования; I I  — в систем у сж игания газа; 
ж н н ы ; V II  — лин и я глуш ения; V I I I  — к буровы м  насосам; IX  — к насосны м установкам



лоб ; 4 — ф ланц евая  катуш ка; 5 — универсальны й п ревентор; 6 — плаш ечный п р ев ен то р ; 7 — 
ным управлением; 9 — регулируемый дроссель с ручн ы м  управлением ; 1 0 — о т б о й н а я  ка - 
нием; 13 — у стьевая  крестовина; 14 — обратны й к л а п а н ; 15 — ф ланец ; 16 — п ульт у п р а в л е -  
I I I  — ъ систему очистки; /V  — прямой сброс; V  — л и н и я  дросселирования; VI — у с т ь е  ск в а - 
или прямой сброс; X  — блок глушения



мости от ожидаемой интенсивности нефтегазопроявлений, обус
ловленной геологическими факторами, рекомендуются следующие 
схемы противовыбросового оборудования, установленные ГОСТ 
13 862— 80:

1) двухпревенторная с двумя линиями манифольда и одной 
крестовиной (рис. XXI.4, а);

2) трехпревенторная с двумя линиями манифольда и одной 
крестовиной (рис. XXI.4, б );

3) трехпревенторная с двумя линиями манифольда и двумя 
крестовинами (рис. XXI, в);

4) трехпревенторная с тремя линиями манифольда и двумя 
крестовинами (рис. ХХ1.4, г ) .

На разведуемых площадях, газоконденсатных и газовых ме
сторождениях, а также при бурении скважин с аномально высо
ким пластовым давлением обязательно устанавливают два пре
вентора, один из которых снабжается трубными, а второй глу
хими плашками. Трубные плашки должны соответствовать 
диаметру применяемых бурильных труб. В типовых схемах 1—3 
допускается замена универсального превентора дополнительным 
плашечным.

Типоразмеры превен-торов выбирают с учетом давления вскры
ваемых пластов и диаметра отверстия стволовой части противо
выбросового оборудования, необходимого для прохода долот и 
труб, используемых для дальнейшего углубления и крепления 
скважины.

Основные параметры противовыбросового оборудования и его 
составных частей приведены в табл. XXI.3 (ГОСТ 13 862—80).

Широкий диапазон значений проходного отверстия (180—  
680 мм) и рабочего давления (14— 105 МПа) превенторов позво
ляет применять схемы компоновки противовыбросового оборудо
вания 1 и 2 при бурении скважин под обсадные колонны труб 
диаметром 127— 560 мм, используемых для крепления верхних и 
глубокозалегающих пластов. Типовые схемы противовыбросового 
оборудования 1 и 4 применяются при вскрытии глубокозалегаю
щих пластов, характеризующихся высоким пластовым давлением 
(35— 70 МПа) и обсаживаемых трубами диаметром 127—346 мм. 
Высота и масса стволовой части противовыбросового оборудова
ния зависят от типовой схемы его компоновки и типоразмеров ис
пользуемых превенторов.

В условном обозначении противовыбросового оборудования 
указаны номер типовой схемы, условный диаметр проходного от
верстия и рабочее давление. Например, противовыбросовое обору
дование, выполненное по схеме 2 с условным диаметром проход
ного отверстия 350 мм на рабочее давление 70 МПа, имеет обо
значение: О П 2-350Х70 ГОСТ 13 8 6 2 -8 0 .

Манифольд  противовыбросового оборудования состоит из ли
ний дросселирования и глушения, которые соединяются со ство
ловой частью противовыбросового оборудования и представляют 
собой систему трубопроводов и арматуры (задвижки с ручным и
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180 35 + + 1000 500 127 2,9 3,8
70 + + 1600 800 127 — 4,7 4 ,9 —

230 35 + + 1250 600 146 — 4,4 4,5 —
70 + + + 2000 1250 146 — 4,8 5 ,0 5,0

280 21 + + 2000 1000 194 2,9 3,7 — —
35 + -1- + н - 2000 1600 194 3,6 4,8 5,0 5,0
70 + + 2500 2000 194 — — 5,8 5 ,8

105 + + 2500 2000 154 — — 6,7 6 ,7
350 21 + + 1600 1250 273 3,4 4,5 — —

35 + + + + 2500 1600 273 3,7 4,7 4 ,8 4,8
70 + + 2800 2000 273 — — 6,5 6,5

425 21 + + 2000 1600 346 3,7 5,0 — —
35 + + + + 2800 1600 346 — 5,6 5,8 5,8

540 14 + + 1250 1000 426 3,6 5,9 — —
21 + + 2000 1600 426 4,1 5,4 — —

680 14 + 2500 2000 560 4,0 — — —

П р и ! л е ч а н и я. 1. Знак «-(-3 озн ач ает  п ри м ен ен и е  О П по данной сх ;ме. 2. В ы с о т а
для случая, когда присоединительные элементы составных частей выполнены в виде фланцев- 
без учета установки дополнительных фланцевых катушек.

гидравлическим управлением, регулируемые дроссели с ручным и 
гидравлическим управлением, манометры и др.).

Линия глушения соединяется с буровыми насосами и сл уж ит  
для закачки в скважину утяжеленного раствора по м еж трубном у  
пространству. При необходимости линию глушения можно ис
пользовать для слива газированного промывочного раствора в ка- 
меру-дегазатор циркуляционной системы буровой установки. Л и 
ния дросселирования служит для слива промывочного раствора и 
отбора флюидов из скважины с противодавлением на пласт, 
а также для закачки жидкости в скважину с помощью цементи
ровочных агрегатов. В типовой схеме 4 противовыбросового о б о 
рудования, применяемой при бурении скважин с повышенной 
опасностью нефтегазопроявлений, верхняя линия дросселирования  
является резервной.

Манифольды противовыбросового оборудования рассчитывают 
на рабочее давление: 21, 35, 70 МПа. По конструкции задв и ж ек  
манифольды делятся на два типа: МП — с клиновыми за д в и ж 
ками и МПП — с прямоточными задвижками. Манифольды типа  
МП в блочном исполнении имеют шифр МПВ. Шифр манифоль- 
дов дополняется цифрами, указывающими диаметр их проходного, 
отверстия и рабочее давление (например М П В -80Х 35). В сов р е



менных манифольдах диаметр проходного отверстия принимается 
равным 80 мм для всех схем противовыбросового оборудования.

Задвижки манифольда имеют ручное и гидравлическое дистан
ционное управление. Главными являются задвижки с гидравличе
ским управлением, осуществляемым посредством гидроцилиндра 
двойного действия, поршень которого соединяется с шибером за
движки. От безотказности главных задвижек зависит надежность 
противовыбросового оборудования. Это требует постоянного конт
роля за техническим состоянием их. В задвижках с ручным уп
равлением шибер соединяется со шпинделем, выдвигаемым при 
вращении маховика.

Дроссели  (штуцеры) имеют ручное или гидравлическое ди
станционное управление и служат для создания противодавления 
на пласт с целью плавного регулирования скорости потока 
жидкости, поступающей из скважины. Работа дросселя регулиру
ется осевым перемещением конического наконечника, в результате 
которого изменяется проходное сечение дросселя.

В линиях глушения и дросселирования применяются высокока
чественные бесшовные трубы. Фланцевые соединения манифольда 
уплотняются металлическими кольцевыми прокладками. Базовой 
деталью для монтажа стволовой части и манифольда противовы
бросового оборудования является устьевая (верхняя) крестовина 
колонной головки. При несоответствии диаметров крестовины и 
превентора между ними устанавливается переводная катушка или 
переводной фланец. Линии манифольда должны быть прямыми и 
отведены от дорог, линий электропередач и других сооружений. 
Поворот линии манифольда допускается в исключительных слу
чаях и только с применением стальных кованых угольников.

Манифольд устанавливается на санях с телескопическими 
стойками, позволяющими регулировать высоту его расположения 
в пределах 0,65— 1,25 м в зависимости от положения колонной 
головки над устьем скважины, изменяющегося после спуска и це
ментирования очередной обсадной колонны. Высота разъемного 
ж елоба устанавливается по расстоянию между фланцевой катуш
кой и ротором буровой установки.

§  4. УПРАВЛЕН ИЕ ПРОТИВОВЫ БРОСОВЫ М  ОБОРУДОВАНИЕМ

Внезапность выбросов нефти и газа и непредсказуемость возни
кающих аварийных ситуаций требуют оперативных и безопасных 
средств управления противовыбросовым оборудованием, сохраня
ющих работоспособность в произвольный момент времени. Эти 
требования удовлетворяются при использовании дистанционного 
гидравлического привода и механического привода, применяюще
гося в качестве дублирующего.

Превенторы, задвижки и дроссели открываются и закрываются 
с  основного и вспомогательного пультов. Основной пульт вместе 
со станцией гидравлического управления устанавливается на рас
стоянии не менее 10 м от устья скважины, обеспечивающем безо- 
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7 а  в

Рис. XXI.5. Схема гидропривода

пасность доступа к нему в случае возникновения пожара. Вспомо
гательный пульт располагается у поста бурильщика и дублирует  
основной пульт управления. Механический привод используется 
для закрытия плашечных превенторов в случае отказа гидравли
ческого привода, а также для фиксации плашек в закрытом с о 
стоянии на длительное время.

Основной и вспомогательный пульты монтируют на отдельных 
рамах, представляющих собой компактные транспортабельные 
блоки. Общее представление о принципе действия привода проти
вовыбросового оборудования можно получить из рассмотрения 
схемы на рис. XXI.5. Масло, используемое в качестве рабочей  
жидкости гидропривода, из бака 13 по маслосборнику 12 засасы 
вается шестеренным насосом 18 и нагнетается через обратный 
клапан 16 и фильтр 14 в гидроаккумулятор 1, который представ
ляет собой сферический баллон с диафрагмой, отделяющей масло  
от азота, заполняющего наддиафрагменную камеру гидроаккуму
лятора.

По мере поступления масла объем газовой камеры уменьш а
ется и вследствие этого давление газа в гидроаккумуляторе в о з
растает. Рабочее давление в гидроаккумуляторе не превышает 
10 МПа и ограничивается предохранительным клапаном 17.



Благодаря гидроаккумулятору можно накопить энергию, необхо
димую для оперативного управления превенторами и задвижками, 
используя при этом насосы сравнительно небольшой мощности. 
В случае отключения электроэнергии или отказа шестеренного 
насоса гидроаккумулятор заряжается ручным насосом 15.

Из гидроаккумулятора по трубопроводу 2 и вентили 3 масло 
нагнетается в блок распределителей 5 основного пульта, управля
ющих задвижками 6 и плашечными превенторами 7. Из левого 
распределителя основного пульта масло нагнетается в блокиро
вочный цилиндр 9  вспомогательного пульта и далее в запорную  
камеру универсального провентора 8. Блокировочный цилиндр 
имеет одностороннее действие, при котором исключается возмож
ность открыть превентор со вспомогательного пульта в том слу
чае, когда он закрывается с основного пульта.

Управление плашечными превенторами и задвижками со вспо
могательного пульта осуществляется посредством блока распре
делителей 10, подающих масло в блокировочные цилиндры 4 со
ответствующих распределителей 6 основного пульта. В рассмат
риваемом случае блокировочные цилиндры используются для 
того, чтобы исключить возможность управления плашечными пре
венторами и задвижками с основного пульта при командах, полу
чаемых со вспомогательного пульта. Распределить блока 10, 
управляющий универсальным превентором, питается через регу
лирующий клапан 11, автоматически поддерживающий установ
ленное давление в запорной камере превентора при протаскива
нии через уплотнитель бурильных труб и замков.

Отработанное масло из превенторов и задвижек поступает 
в приемный бак 13, из которого вновь подается насосом 18 или 15 
в гидроаккумулятор, совершая замкнутую циркуляцию.
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Рис. 1П. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе и 
растяжении-сжатии для ступенчатых валов и осей (с галтелью ).
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Рис. ЗП. График для  перерасчета эффективного коэффициента концентрации на
пряжений при изгибе (при кручении ориентировочно) для ступенчатых валов и 
осей в зависимости от длины бурта.
П р и м е р :  Д ан о : К ст =  2,9; 1 /В  =  0,4. О твет: К а г  =2,55
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Рис. 4П. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе ва
лов и осей с выточкой.
П р и м е р :  Д ан о : гШ = 0,03; £>/¿=1,08; о в =900 М Па. Ответ: а о =2,70; К а = 2,18 
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Рис. 5П. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при растяж е
нии-сжатии валов и осей с выточкой.
П р и м е р .  Д ано: г /й = 0,03; £3/о?= 1,08; а д =900 М Па. Ответ: а а  =2 ,85 ; К 0 =  2,25



Рис. 7П. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе ва
лов и осей с поперечным отверстием.
П р и м е р .  Д ан о : <¿<,/¿ =  0, 125; о в =800 М П а. О твет: а а  =2,06; Ка  =  1,81



Рис. 9П. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при кручении 
валов и осей с поперечным отверстием.
П р и м е р .  Д ан о : ¿,¡/¿=0,125; с 6 =  800 М П а. О твет: К т =2,42

бц, МПа

с :-------

К б * 1

Рис. 10П. Эффективные коэффициенты концентрации напряжений при изгибе 
валов и осей со шлицами:
а. валы  и оси с глухими прямоточны ми и эвольвентны ми ш ли цам и ; б  — в а л ы  и оси со 
сквозны ми прямоточными и эвольвентны ми ш ли цам и



■ Л й 19 
^НЕТТО = 1*05 ^

|ЧI II |ТП1 [ I I  м |11 п | I I I '  |МГ111 П1| II п Г1 пту 

400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200

мпа

Рис. 11П. Эффектив
ные коэффициенты 
концентрации напря
жений при кручении 
валов и осей со 
шлицами:
а — валы  и оси с прям о
точны ми ш лицами; 6 — 
валы  и оси с эвольвент- 
ными ш лицами

^  - 2ги&
С одной шпонкой -  И/НЕТГ0 "1,03— —

С двумя шпонками - Е т т 0 ~ “ V

К,
и

щ к
1,9 2,0 2,1

111| 11
адо 500 600
|Ч | ' | [ 1*111‘| 1 1̂ / | 11П [\ 11|1|1||'|11|1||У| 1 'й | Ь1!1!1! 1|1| 11' | ' |11' | 1111‘| I1! / | |Л^ц1!I1111^тУт г̂т̂ гт

осв --г,з
2,3 1,4 2,5

I* 1*111*11111*11*1  ̂| | 'Лч̂ | 1*1,*111 ̂  I 1*11 *■ 1
700 600 900 1000 1100 1200 

б^, МПа.

}
у

есб --2,1

1,65 1,70 1,75 1,60 1,85 1,90 1,95

I I1! | |'* 1| | I1! / | | * 111* |'| *‘|* |'* *'"  | |'* 1 ''* I *'" 11И**111 ^  I ’1 
400 500 В00 700 800 900 1000 1100

2,0

МПа.

<Хг ~2,7

б$, МПа

Рис. 12П. Эффектив
ные коэффициенты 
концентрации напря
жений при изгибе ва
лов и осей со шпоноч
ным пазом: 
а — п аз выполнен пальце- 
вой ф резой; 6 — паз вы
полнен дисковой фрезой; 
^ н е т т о да 1 ,°Взтг/3/32—с од
ной шпонкой; ^ н етто ®  
« я й 3/32 — с двум я шпон
ками

Рис. 13П. Эффектив
ные коэффициенты 
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Рис. 14П. Эффектив
ные коэффициенты 
концентрации напря
жений при растяже- 
нии-сжатии и изгибе 
болтовых соединений 
а и валов и осей б 
(при кручении К х ~  1)
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Т а б л и ц а  2П . Исходные данные для расчета на прочность валов 
и осей буровых машин и оборудования

К оэф ф ициенты

асим м етрии
экви вал ен т

ности
зап аса

прочности

Подъемный механизм
Д л я  деталей вертлюга, крюка, тале
вого блока и кронблока расчетные на
грузки определяются исходя из допу
скаемой нагрузки  на крюке с учетом 
собственного веса подвижных частей 
талевой системы
Д ля  сечений подъемного вала лебедки, 
расположенных между его опорами, 
расчетная нагрузка определяется на
тяжением каната от допускаемой на
грузки на крю ке и собственного веса 
подвижных частей талевого механизма
Д ля  консольных участков подъемного 
вала расчетные нагрузки на выносли
вость определяются по наибольшему 
усилию от установленной передачи
Д ля  валов и осей расположенных 
между подъемным валом лебедки и дви
гателями, расчетные нагрузки опре
деляются из числа наибольших, пере
даваемых на каждой скорости. Если 
привод лебедки имеет мягкую харак
теристику, то в расчете на выносли
вость принимается наименьшая час
тота вращения вала при паспортной 
мощности, передаваемой подъемному 
валу. В расчете на статическую проч
ность исходным является пиковый мо
мент, создаваемый двигателем. При 
этом расчетный момент не должен пре
вышать момента от допускаемой на
грузки на крюке

Буровой насос и привод буровых на
сосов

Трансмиссионный вал рассчитывается 
по крутящему моменту, определяемому 
исходя из частоты его вращения и мощ
ности насоса. Коэффициент перегруз
ки в расчетах на выносливость К  =  
=  1,8 Н- 2, в расчетах на статиче
скую прочность К  =  2,5

Я а =  О

Я о  =  - 1  
/ ? т =  О

Я а =  - 1
/ ? т =  О

Я а  =  - 1  
Я х =  о

Я а  =  - 1  
Ят =  0,25

Кэа =  0,5

Кэа =  0,5 
Кэх =  0,5

Кэа «  0,75 
К эх =  0,5

Кэа =  0,5

Кэа — 1 
К э т  =  1

[5] =  3,5 
[п] =  1,7

[5] =  3,2 
[л] =  1,6

[5] =  3,2 
[я] =  1,6

[5] =  3,0 
[я] =• 1,5

[5] =  4 
[ я 1 =  2



Коэффициенты

И сходны е н агрузки
асимметрии эквивалент

ности
за п ас а

п ро ч н о сти

1 2 3 4

Расчетные усилия в штоке и зубчатом 
зацеплении определяются по давле
нию в цилиндрах с учетом коэффи
циентов перегрузок Кп — 1.1 — в Рас* 
четах на выносливость и /Сп =  1,3 — 
в расчетах на статическую прочность. 
Для кривошипного вала коэффициент 
асимметрии цикла определяется пу
тем анализа нагрузок по углу поворо
та вала

Кэ а ~  1
* э т =  1

[5]  =  3 
М  =  1,5

Валы привода насосов рассчитываются 
на выносливость по мощности, необхо
димой для привода одного насоса, и 
паспортной частоте вращения. Коэф
фициент перегрузки К п =  1,8 -н 2 — 
для цепных передач, / <п=1 , 4 - т -  
-т- 1,6 — для клиноременных передач

Яа ~  - 1  
Ях 0,25

Кэа  =  1 
К эх =  1

(5] =  4 
[я] -= 2

В расчетах на статическую прочность 
расчетные нагрузки определяются по 
мощности, передаваемой одновремен
но работающим насосам. Коэффициент 
перегрузки К п =  2.5

Ротор и привод ротора

Быстроходный вал ротора рассчиты
вается по наибольшему крутящему мо
менту, необходиму для вращения бу
рильной колонны и работы долота при 
бурении заданной скважины

Яа =  - 1  
Ях =  0

Кэа =  1 
К эх — 0 ,5

[5] =  4 
[«] =  2

Валы привода ротора рассчитываются 
по нагрузкам, соответствующим кру
тящему моменту на быстроходном валу 
ротора либо на столе ротора. В рас
четах на выносливость учитывается 
коэффициент перегрузки Л'п =  1,25
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Амплитуда напряжений цикла 48

Базовое расстояние бурового ротора 
120

Бурильная колонна 68 
выбор конструкции 69 
запас прочности 87 
критическая длина 83 
методика расчета на прочность 84, 
87

Бурильные замки 75 
Бурильные трубы 71, 75, 76, 83 

материалы 81 
пределы усталости 88 
размеры и сортамент 72 
условия работы 82 

Буровая установка 12, 15 
классификация 14
основные требования и параметры
12, 16
показатели надежности 436 
состав и компоновка 11 — 12 
техническая характеристика 20,
22, 26 

Буровой комплекс 10 
Буровые сооружения 403

Валы буровой лебедки 177, 173 
расчет на прочность 476 

Ведущая труба 70 
технические данные 71 

Вероятность отказа 433, 441 
Вертлюг 121

основные параметры 128 
подшипники 123, 127 
техническая характеристика 126 

Вертлюжок 330 
Вибрационное сито 293 

технические параметры 295 
Вкладыши ротора 104 
Втулки цилиндровые бурового на
соса 253, 284

Вышки буровые башенные 403 
мачтовые 404, 407 
предельные состояния 411, 419, 421 
расчетные нагрузки 411 
технические характеристики 410

Гидравлический смеситель 288 
Гидроаккумулятор 266 
Гидродинамический тормоз 220 

внешняя характеристика 226, 227 
техническая характеристика 225 
тормозной момент 226 

Гидротрансформатор 333 
внешняя характеристика 333 
совместная работа с дизелем 336, 
355

Гидроциклон 296 
диаметр граничного зерна 296 
пропускная способность 296 

График промывки скважииы 278 
Грузоподъемность буровой уста
новки 14 

допускаемая на крюке 14, 16 
максимальная 14 
номинальная 14 
вертлюга динамическая 128 

статическая 127 
вышки 412 
кронблока 149 
крюка 149 
талового блока 149 

Группы прочности сталей дл я  бу
рильных труб 81 

обсадных труб 92

Давление бурового насоса 276 
Двигатель газотурбинный буровых 
установок 312
Диаграмма предельных напряжений 
при асимметричных циклах 54 
Дизели буровых установок 310, 351 

внешние характеристики 310



рекомендуемые режимы работы 
312

Динамика привода 357 
инерционные параметры 357 
моменты вращ ения при разгоне и 
торможении 358 

Динамические нагрузки 31 
Долговечность 430 
Долота алм азны е 67 

лопастные 66 
шарошечные 62 
выбор диам етра 94, 96 
допускаемая осевая нагрузка при 
бурении 62
мощность, необходимая для ра
боты долота 87, 119 
частота вращ ения 114 

Д ублирование 432

Замки для бурильных труб 75 
Запасы прочности 482 
Звездочки втулочно-роликовых це
пей 382

выбор числа зубьев 388 
расчет и построение основного 
профиля зуба 384 

поперечного профиля зуба 385

Илоотделитель 298 
Интенсивность отказов 433, 441, 446 
Испытание на усталость 49

Кондуктор 89 
Конусное соединение 257 
Конусность 79
Концентрация напряжений 35 
Коэффициент асимметрии цикла на
пряжений 48, 482

влияния абсолютных размеров 52 
асимметрии цикла на предель
ную амплитуду напряжений 55 
шероховатости поверхности 53 

готовности 435
динамичности подъемного меха
низма 193
запаса прочности 45, 46, 54, 57, 482 

сцепления 369

торможения 208 
заполнения тахограммы 190 
концентрации напряжений 35 

теоретический 36 
эффективный 36, 465—472 

перегрузки 359, 482 
поверхностного упрочнения 40, 41 
полезного действия 349 
режима нагрузки 59 
снижения предела усталости 52 
трения 205
эквивалентности 59, 395, 482 

Кинематика бурового насоса 272 
подъемного механизма 188 

Кинематические схемы буровых ус
тановок 472—475 

привода лебедки 332 
Клапаны буровых насосов 257, 286 
Коленная головка 449 
Кондуктор 89
Конструкционные материалы 33 

механические и физические свой
ства 33
способы упрочнения 37 

пластичные 44 
хрупкие 44 

Конструкция скважины 93 
Конусность 80 
Кривая проходки 234 
Кривая усталости 49 

база испытаний 50 
показатель наклона кривой уста
лости 51 

Кронблоки 130, 149 
техническая характеристика 134 

Крюки 143 
техническая характеристика 149

Лебедка буровая 167 
классификация 168 
кинематические схемы 170— 172 
подъемная характеристика 194 
расчет и выбор параметров 182 

подъемного вала 476 
техническая характеристика 181 

Ленточный тормоз лебедки 196 
безопасность торможения 212, 
215—216



динамика торможения 212 
нагрев и тепловой расчет тормоза 
216
основные требования 196 
расчет и выбор параметров 208, 
211
совместная работа с гидродинами
ческим тормозом 228, 230 
тормозные накладки 199, 205 
тормозные шкивы 197, 208, 210

Манифольд буровых насосов 302 
противовыбросового оборудования
460

Масштабный фактор 52
Машинное время подъема и спуска
236—238
Механизм для крепления и пере
пуска талевого каната 145 
Момент сцепления пневматических 
муфт 367 

торможения гидродинамического 
тормоза 226

ленточного тормоза 208, 209 
Момент инерции 212 

приведенный 212, 357 
типовых деталей 213 
сопротивления сечений при изгибе 
(экваториальный) 44 

кручении (полярный) 44 
Муфты 360 

постоянные 360 
сцепные 364 
дисковые 371 
кулачковые 364 
многокамерные 371 
пневмокамерные 370 
шинно-пневматические 365 
электромагнитные 373

Нагрузки динамические 31 
ветровые 412 
нестационарные 31, 57 
рейсовые 240 
статические 30 
стационарные 31 

Надежность бурового оборудования 
426

показатели 436— 439 
Направление скваж ины  89 
Напряжения при изгибе 43 

кручении 43 
растяжении 43 
смятии 43 
эквивалентные 59 

Насос буровой 243 
двухпоршневой двустороннего дей
ствия 245
трехпоршневой одностороннего 
действия 260
расчет параметров на основе гра
фика промывки 275 
техническая характеристика 266 

Номограмма для  определения об
щего коэффициента запаса прочно
сти 46 

для расчета каната 158
числа слоев навивки каната на 
барабан 187

Оборудование противовыбросовое 
448

основные параметры 461 
типовые схемы 457 
система управления 462 

Обсадные колонны 89 
выбор диаметра 95, 96 
методы расчета 100, 484 

Обсадные трубы 90 
запасы прочности 98 
критическое давление 98 
материалы 92
предельное внутреннее давление 
97
сминающее давление 98 
сортамент и размеры 90, 96 
страгивающая нагрузка 99 

Объем спуско-подъемных операций 
232
Осевая нагрузка на долото 62 
Оснастка талевого механизма (та
левой системы) 147 

кратность 16, 159 
схемы 148 

Основания буровых установок 421 
выбор грузоподъемности и высоты 
425



техническая характеристика 424 
О тказы  428

П ередаточное число 353 
силовое 353 

Пескоотделитель 298 
Пластичность 33, 45 
Пневматический клиновой захват 8, 
112
Пневматические муфты многокамер
ные 371 

однокамерные 365 
допускаемый запас сцепления 
369
коэффициент момента 368, 370 

мощности 369, 370 
момент сцепления 367, 370 
нагрузочная характеристика 369 
предельная частота вращения 
368
проверочный расчет 490 
технические параметры 370 

пневмокамерные 370 
подвод воздуха 179, 330 

Пневматические компенсаторы 266 
диафрагменные 267 
поршневые 269 

П оказатели надежности 432—436 
степени кривой проходки 235 

усталости 250 
Ползун (крейцкопф) 250 
Поршни буровых насосов 259, 264, 
272, 284
Предохранительный клапан 270 
Превентор вращающийся 455 

плашечный 449, 452 
универсальный 453, 455 

Предел выносливости 50 
Предельное состояние 427 
Привод буровых установок 306 

классификация 306 
расчет мощности 347 
техническая характеристика 340, 
342, 345

П родолжительность спуско-подъем- 
ных операций 236 

. Промежуточные колонны 89 
Профиль резьбы замковой 80

трапецеидальной 90 
трубной 79 

Проходка на долото 61, 65

Работоспособность 427 
Расчет кинематических и силовых 
передаточных чисел 353, 486 

конструкции скважин 93, 95 
на сопротивление усталости 47 
на статическую прочность 42 
параметров совместной работы 
дизеля и гидротрансформатора 356 
пневматической муфты 369, 490 
подъемного вала на прочность 
416—481 
проверочный 41 
проектный 41 
тормозного момента 211 
эксплуатационной обсадной ко
лонны 484—485 

Редуктор цепной суммирующий 341 
Резервирование 432 
Резьба коническая 78 

основная плоскость 99 
параметры 80 

Резьбовые соединения бурильных 
замков 90 

труб 78
ведущей трубы 80 
долота 86 
обсадных труб 90 

Ремонтопригодность 430 
Ресурс средний 434, 442 

технический 430 
Роторы буровых установок 102 

базовое расстояние 120 
допускаемая статическая нагрузка 
116
параметры 115, 120 
подшипники 104, 106, 116 
техническая характеристика 111 

Ряды предпочтительных чисел 284, 
285

Силовые агрегаты 324, 338, 340 
передачи 322 

Скорость бурения механическая 61 
рейсовая 61



Скорость подъема крюка 148 
средняя 190 
установившаяся 189 
спуска крюка 192 

Сопротивление усталости 48 
Стабилизатор талевого каната 165 
Стойкость долота 60 
Стопор стола ротора 106 
Страгивающая нагрузка 99 
Схематизированная диаграмма пре
дельных напряжений 55

Талевые блоки 136, 149 
техническая характеристика 140 
канаты 151, 162 

наработка и технический ресурс 
163
нормы браковки 164
основные размеры и параметры
152
расчет на прочность 157 
способы намотки на барабан 

лебедки 178
механизмы (талевые системы) 129, 
149
коэффициенты полезного действия 
159, 161
кратность оснастки 16, 159 
распределение нагрузок 159 
расчетные нагрузки 149, 150 
шкив 140, 142, 150, 159 

Тахограмма подъема и спуска крю
ка 189, 191

Угол обхвата ленточного тормоза 
199, 210
Угол уклона 80
Уплотнения лабиринтные 106, 109 

манжетные 124, 126 
Упрочнение деталей 35 
Уравнение вращательного движения 
212, 358 

кривой проходки 234 
усталости 50, 58 
предельных напряжений 56 

Успокоитель талевого каната 165 
Установка подшипников вертлюга 

32

насосов 246, 260, 262 
ротора 104— 106 
ценного редуктора 344 

Утяжеленные бурильные трубы  77, 
82, 83

Формула Саркисова 88, 98 
Федорова 86 

Фреттинг-коррозия 38 
Фрикционные материалы 206

Цепи для буровых установок 376 
износостойкость 396 
коэффициент рядности 394 
основные параметры и размеры 
381
средний ресурс 396 

Цепные передачи 376
период одного цикла нагруж ения 
387
расчет межцентровых расстояний 
397

числа циклов нагруж ения 387 
на прочность 391, 392 
усилий в ведущей и ведомой 
ветвях 386, 388, 391 

смазка 399 
Цикл нагружений подобный 56 

напряжений 47, 241 
Цикловое отношение 242 
Циклы напряжений и коэффициенты 
асимметрии 47
Циркуляционная система буровых 
установок 286 

блок приготовления буровых рас
творов 288 
вибросито 293
всасывающий трубопровод 300
гидравлический диспергатор 290
гидроциклоны 296
илоотделитель 298
манифольд 302
перемешиватели 291
пескоотделитель 298
состав и технологическая схема
304



Ш аг резьбы замковой 80 
трубной 80
свивки талевых канатов 153 

Ш арош ечные долота 62 
Ш инно-пневматические муфты 365 

безразмерная характеристика 369 
расчет и выбор 490 
техническая характеристика 370 

Ш кивы талевые 140, 142, 150, 159 
тормозные 197, 208, 210 

Ш токи буровых насосов 255

Эквивалентное напряжение 59 
Эксплуатационная колонна 89

Электродвигатели буровых устано 
вок 314 

асинхронные 316, 318 
постоянного тока 319 
синхронные 318
характеристики механические 315, 
321

рабочие 317, 321 
Электромагнитные муфты 273 

порошковые 375 
скольжения 374
техническая характеристика 375 
тормоза 231, 232 

Эффективный коэффициент концен
трации напряжений 36, 465, 72

\



О ГЛАВЛЕН ИЕ

Предисловие . ...................................... ................................................................  3

Г л а в а  I. Краткий обзор истории развития отечественной техники бурения 4
Г л а в а  II. Общие с в е д е н и я ..............................................................................................10
§ 1. Состав и компоновка буровых у с т а н о в о к ........................................................... 10
§ 2. Требования, предъявляемые к буровым у с т а н о в к а м ...................................12
§ 3. Классификация и параметры буровых у с т а н о в о к ............................................14
§ 4. Буровые установки для эксплуатационного и глубокого разведочного
б у р е н и я ............................................................................................................................. .....  . 15
Г л а в а  III. Прочность деталей буровых машин и оборудования . . . .  30
§ 1. Классификация действующих н а г р у з о к ...............................................................30
§ 2. Виды отказов по критериям п р о ч н о с т и ................................................................ 32
§ 3. Выбор конструкционных материалов и способов упрочнения деталей . 33
§ 4. Методы расчета на п р о ч н о с т ь ..................................................................................41
§ 5. Расчеты на статическую п р о ч н о с т ь ....................................................................... 42
§ 6. Расчет на прочность при переменных н а п р я ж е н и я х ...................................... 47
Г л а в а  IV. Породоразрушающий и н с т р у м е н т ........................................................ 60
§ 1. Общие с в е д е н и я ........................................................................................................... 60
§ 2. Шарошечные д о л о т а .....................................................................................................62
§ 3. Лопастные и алмазные д о л о т а .................................................................................66
Г л а в а  V. Бурильная к о л о н н а ....................................................................................... 68
§ 1. Назначение, состав и основные т р е б о в а н и я ................................................... 68
§ 2. Ведущие т р у б ы ..................................................................................................  70
§ 3. Бурильные т р у б ы ........................................................................................................... 71
§ 4. Утяжеленные бурильные т р у б ы .............................................................................. 77
§ 5. Резьбовые соединения труб . : : : ................................................................ 78
§ 6. Материал бурильных т р у б ........................................................................................ 81
§ 7. Расчет бурильных к о л о н н ......................................................................................... 82
Г л а в а  VI. Обсадные к о л о н н ы ........................................................................................89
§ 1. Назначение, компоновка, основные т р е б о в а н и я .............................................89
§ 2. Обсадные т р у б ы .............................................................................................................90
§ 3. Конструкция скважины и диаметры обсадных к о л о н н ............................. 93
§ 4. Расчет обсадных колонн на п р о ч н о с т ь ............................................................. 97

Г л а в а  VII. Буровые р о т о р ы .........................................................................................102
§ 1. Общие с в е д е н и я ........................................................................................................... 102
§ 2. Устройство и условия р а б о т ы ...............................................................................102
§ 3. Расчет и выбор основных п а р а м е т р о в ................................................................. 115

Г л а в а  VIII. В е р т л ю г ........................................................................................................ 121
§ 1. Общие с в е д е н и я ........................................................................................................... 121
§ 2. Устройство и конструктивные о с о б е н н о с т и ....................................................... 121
§ 3. Выбор основных п а р а м е т р о в ....................................................................................128

Г л а в а  IX. Талевый м е х а н и з м ........................................................................................129
§ 1. Общие с в е д е н и я ........................................................................................................... 129
§ 2. К р о н б л о к и .........................................................................................................................130
§ 3. Талевые б л о к и .................................................................................................................136
§ 4. Шкивы кронблоков и талевых б л о к о в .................................................................140



§ 5. Крюки и специальные п о д в е с к и ...........................................................................
§ 6. Устройства для крепления неподвижной струны талевого каната . . .
§ 7. Оснастка талевых м е х а н и з м о в ...............................................................................
§ 8. Расчетные н а г р у з к и ........................................................................... .........................

Г л а в а  X. Талевые к а н а т ы ...................................................................................................
§ 1. Размеры, основные параметры, конструктивные и технологические осо
бенности .....................................................................................................................................
§ 2. Расчет талевых к а н а т о в ...........................................................................................
§ 3. Пути снижения расхода талевых к а н а т о в ......................................................

Г л а в а  XI. Буровые л е б е д к и ..............................................................................................

§ 1. Основные требования, к л а с с и ф и к а ц и я ..............................................................
§ 2. Кинематические схемы, устройство и техническая характеристика . .
§ 3. Расчет и выбор основных п а р а м е т р о в ............................................................
§ 4. Кинематика подъемного м е х а н и з м а .....................................................................
§ 5. Динамика подъемного м е х а н и з м а ...................................................................
§ 6. Подъемная х а р а к т е р и с т и к а .....................................................................................

Г л а в а  XII. Тормозные у с т р о й с т в а .................................................................................

§ 1. Общие с в е д е н и я ..........................................................................................................
§ 2. Ленточный тормоз буровой л е б е д к и ....................................................................
§ 3. Материалы для ленточных т о р м о з о в ...................................................................
§ 4. Расчет ленточного т о р м о з а .....................................................................................
§ 5. Динамика торможения. Безопасные скорости с п у с к а .................................
§ 6. Нагрев и тепловой расчет т о р м о за ^ .....................................................................
§ 7. Гидродинамический тормоз буровой л е б е д к и .................................................
§ 8. Основы расчета и внешние характеристики гидродинамических тормозов 
§ 9. Согласование работы гидродинамического и ленточного тормозов . . 
§ 10. Электромагнитные т о р м о з а ...................................................................................

Г л а в а  XIII. Продолжительность спуско-подъемных операций и распределе
ние нагрузок ......................................................................................................................................
§ 1. Объем спуско-подъемных операций . . . ; ..........................................
§ 2. Продолжительность спуско-подъемных о п е р а ц и й ...........................................
§ 3. Распределение нагрузок, действующих при спуско-подъемных операциях

Г л а в а  XIV. Буровые н а с о с ы .............................................................................................

§ 1. Назначение и основные т р е б о в а н и я ...................................................................
§ 2. Устройство буровых н а с о с о в ..................................................................................
§ 3. П н евм оком п енсаторы ...................................................................................................
§ 4. Предохранительные к л а п а н ы ...................................................................................
§ 5. Кинематика буровых н а с о с о в ................................................................................
§ 6. Расчет и выбор основных технических показателей насосов . . . .
§ 7. Конструктивные п а р а м е т р ы ......................................................................................

Г л а в а  XV. Циркуляционная система буровой у с т а н о в к и ..................................

§ 1. Назначение и основные т р е б о в а н и я .....................................................................
§ 2. Устройства для приготовления и утяжеления буровых растворов . . .
§ 3. Очистные устройства циркуляционной с и с т е м ы ............................................
§ 4. Всасывающие линии и м а н и ф о л ь д .....................................................................
§ 5. Состав и технологическая схема циркуляционной с и с т е м ы .....................

Г л а в а  XVI. Привод буровых у с т а н о в о к .....................................................................

§ 1. Назначение, классификация и основные т р е б о в а н и я ....................................
§ 2. Двигатели буровых у с т а н о в о к ...............................................................................
§ 3. Силовые передачи и а г р е г а т ы ............................................................................
§ 4. Выбор двигателей и расчет силовых п е р е д а ч ................................................
§ 5. Динамика п р и в о д а ......................................................................................................

143
145
147
149

151

151
157
164

167
167
169
182
188
192
194

196
196
196
205
208
212
216
220
226
228
231

233
233
236
239

243

243
244
266
270
272
275
283

286
286
288
293
300
304

306
306
310
322
347
357



§ 1. Общие с в е д е н и я ........................................................................................................... 360
§ 2. Постоянные м у ф т ы .......................................................................................................360
§ 3. Сцепные м у ф т ы ............................................................................................................. 364
§ 4. Электромагнитные м у ф т ы ......................................................................................... 373
Г л а в а  XVIII. Цепные передачи буровых у с т а н о в о к ...............................................376

§ 1. Общие сведения . : ..................................................................................................376
§ 2. Типы, основные параметры и размеры ц е п е й .................................................376
§ 3. Звездочки к ц е п я м .......................................................................................................382
§ 4. Основные силовые и кинематические х а р а к т е р и с т и к и ................................. 386
§ 5. Выбор основных параметров и расчет цепных передач на прочность . 388
§ 6. Расчет межцентровых р а с с т о я н и й .........................................................................397
§ 7. Смазка цепных п е р е д а ч .............................................................................................399
Г л а в а  XIX. Буровые сооружения . . ............................................................... 403

§ 1. Буровые вышки. Общие сведения и у с т р о й с т в о ............................................403
§ 2. Выбор параметров и технические характеристики буровых вышек . . 408
§ 3. Основы расчета буровых в ы ш е к ............................................................................ 411
§ 4. Основания буровых установок. Общие сведения и устройство . . . . 4 2 1  
§ 5. Выбор параметров и технические характеристики оснований буровых 
у с т а н о в о к .....................................................................................................................................425
Г л а в а  XX. Надежность буровых машин и о б о р у д о в а н и я ...................................426

§ 1. Термины и определения основных п о н я т и й ...................................................... 427
§ 2. Выбор номенклатуры показателей надежности буровых машин и обо
рудования ................................................................................................................................... 436
§ 3. Методы расчета показателей н а д е ж н о с т и ........................................................ 439
Г л а в а  XXI. Противовыбросовое о б о р у д о в а н и е ...........................................................448

§ 1. Общие сведения, основные требования и с о с т а в ........................................... 448
§ 2. П р е в е н т о р ы ...................................................................................................................... 449
§ 3. Типовые схемы противовыбросового оборудования скважин . . . .  457
§ 4. Управление противовыбросовым о б о р у д о в а н и е м ........................................... 462

П р и л о ж е н и я ....................................................................................................... ..........................465

Список л и т е р а т у р ы .................................................................................................................491

Предметный указатель 493



Ваграмов Рачик Алексеевич 

БУРОВЫ Е МАШ ИНЫ  И КОМПЛЕКСЫ

Заведую щ ая редакцией Л. Н. Аважанская 
Редактор издательства Л. Ф. М аклакова  
Технический редактор Е. С. Сычева 
Корректор М. Е. Л укина

И Б № 5307. Учебное издание

С дано  в набор 16.09.87. П одписано в печать 18.01.88. Т-05736. Ф ормат бОХОО'/ю- Б ум ага кн.- 
ж урн альн ая . Гарнитура Л и тер ату р н ая . П ечать высокая. Усл.-псч. л. 31,5. Уел. кр.-отт. 31,5. 
У ч.-изд. л. 34,64. Т и раж  7680 экз. З а к а з  2895/9228—4. Ц ена 1 р. 50 к.

О рдена «Зн ак  П очета» и здательство  «Н едра».
125047, М осква, пл. Б елорусского вок зала , 3

Л ен и н градская  тип ограф и я № 4 ордена Трудового К расного Знам ени  Ленинградского о б ъ 
единения «Техническая книга» им. Евгении Соколовой Сою зполиграфпрома при Государ* 
ственном комитете СССР по д ел ам  издательств, полиграф ии и книжной торговли. 191126, 
Л ени н град , С оциалистическая ул., 14.



Уважаемый товарищ! 
В издательстве «Н едра» готовятся к печати 
и выйдуг в свет в 1988 г. новые книги

Калинин А. Г., Левицкий А. 3 .

ТЕХНОЛОГИЯ БУРЕНИЯ РАЗВЕДО Ч Н Ы Х СКВАЖ ИН  
НА Ж И Д К И Е  И ГАЗООБРАЗНЫ Е  
ПОЛЕЗНЫ Е ИСКОПАЕМЫЕ

Учебник для вузов. 26 л. 1 р. 20 к.

Кратко изложены основы механики горных пород. Приведены основные сведе
ния о технических средствах и оборудовании для бурения глубоких разведоч
ных скважин. Большое внимание уделено вопросам технологии бурения разве
дочных скважин: режимам бурения, промывки и креплению скважины, вскры 
тию и исследованию продуктивных пластов, геофизическим исследованиям 
в стволе скважины. Рассмотрены особенности бурения на воду. Освещены во
просы предупреждения аварий. Включены материалы по организации работ при 
бурении. Даны технико-экономические показатели бурения.

Для студентов геологоразведочных вузов, обучающихся по специальности 
«Технология и техника разведки месторождений полезных ископаемых».

Ковалев А. А.

БРИГАДНАЯ О РГАНИЗАЦИЯ СТРО ИТЕЛЬСТВА СКВАЖ ИН
НА НЕФТЬ И ГАЗ.

18 л., 1 р. 20 к.

Кратко рассмотрены вопросы развития научных основ и практики совершенст
вования строительства скважин. Приведена разработанная методология совер
шенствования бригадной организации строительства скважин, включающая м е
тоды повышения эффективности бригадной организации труда, совершенствова
ния информационного обеспечения работ. Д ана экономическая эффективность 
от внедрения новой методологии в ПО «Тюменбургаз».

Для инженерно-технических работников буровых предприятий нефтяной и 
газовой промышленности.



Подгорнов Ю. М.

ЭКСПЛУАТАЦ ИО Н НО Е И РАЗВЕДО Ч Н О Е БУРЕНИЕ  
НА НЕФТЬ И ГАЗ.

Учеб. пособие для  учащихся профтехобразования и рабочих на производ
стве. 22 л.; 85 к.

Приведены основные понятия об условиях залегания нефти и газа. Кратко из
ложены сведения по гидравлике, технической механике, теплотехнике и со
промату. Описаны наземные сооружения, оборудование и инструмент для бу
рения скважин, монтажно-демонтажных работ. Освещены достижения отечест
венной и зарубеж ной буровой техники. Подробно рассмотрены вопросы техно
логии бурения, крепления, опробования скважин, вопросы безопасности труда, 
промышленной санитарии, правил пожарной безопасности.

Для учащихся профтехобразования, а такж е для подготовки и повышения 
квалификации рабочих на производстве.

Пустовойтенко И. П.

П Р Е Д У П Р Е Ж Д Е Н И Е  И Л ИК ВИ ДАЦ И Я АВАРИЙ
В БУРЕНИИ

2-е изд., перераб. и доп. 20 л. 1 р. 40 к.

Приведена классификация аварий и факторов, влияющих на их возникновение. 
Описаны характерные аварии, которые происходят при бурении нефтяных и га
зовых скважин, изложены причины возникновения, методы предупреждения и 
ликвидации. Рассмотрен ловильный инструмент. Во втором издании (1-е изд.— 
1973) большое внимание уделено новым достижениям в области предупрежде
ния и ликвидации аварий. Описаны новые ловильные и вспомогательные инстру
менты, применяемые для ликвидации аварий в СССР и за рубежом. Д ля луч
шего понимания причин аварий, освоения методов их ликвидации и устранения 
ошибок в технологии бурения дан анализ фактических примеров.

Для инженерно-технических работников буровых предприятий нефтяной и 
газовой промышленности.
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