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для групи під кутом 450 до профілю 
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За формулами (9), (10) і (11) розраховані 
характеристики спрямованості лінійних груп на 

таких параметрах: 21159 ,,n  ; 
*
x =0,1; 0,25; 

0,5; 0,75 і 1,0. Аргумент dx  змінюється від 0 
до 10. На рис. 2, 3, 4 зображено графіки абсо-

лютних значень характеристик для 
*
x =0,1; 

0,5; і 1,0.  
З наведених графіків можна зробити такі 

висновки: 
1. Ні поздовжня, ні поперечна групи на не-

поздовжньому профілі не забезпечують однако-
вого послаблення поверхневих хвиль-перешкод 
для всіх значень dx , тобто вздовж усієї при-
ймальної розстановки. 

2. Оптимальною з точки зору збереження 
приблизно однакового ефекту спрямованості 
для всіх точок приймання і величини послаб-
лення завад є група сейсмоприймачів, яка роз-
ташована під кутом 45 до лінії непоздовжнього 
профілю. 

 
 
 

На роботу поршневого бурового насоса 
суттєвий вплив чинить робота самодіючих кла-
панів. Тому при проектуванні нових конструк-
цій поршневих бурових насосів важливо вибра-
ти оптимальні конструктивні параметри кла-
панних вузлів, а також характеристики його 

пружини (жорсткість, силу попереднього під-
тиснення пружини). 

3. Оптимальними параметрами такої групи 
слід вважати такі: кількість сейсмоприймачів 
12-15, відстань між сейсмоприймачами в групі і 
база групування визначаються, виходячи з па-
раметрів хвиль-перешкод (V*, T) і геологічного  
завдання (мінімальної глибини розвідки). На-

приклад, якщо n=15, ∆х=5 м і 0,25≤
*
x ≤0,75 

група забезпечить послаблення поверхневої 
хвилі у 8-10 разів для всіх значень dx . 
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Оскільки на даний час в Україні поршневі 

бурові насоси серійно не виготовляються, то 
питання конструювання даних насосів та його 
складових дуже актуальне. 
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Рассматриваются результаты исследования 
влияния конструктивных параметров клапана на 
характеристики работы насоса. Определены кон-
структивные параметры клапана, которые суще-
ственно влияют на работу поршневого насоса в це-
лом. Отмечены факторы, которые должны быть 
оптимизированы при проектировании новых конст-
рукций клапанов и буровых насосов. 

 Results of research of effect of parameters of the 
valve on performances of operation of the pump are 
considered. Parameters of the valve, which most essen-
tially influence operation of a reciprocating pump as a 
whole, are defined. Factors, which should be optimized 
at projection of new constructions of valves and mud 
pumps, are marked. 
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Конструктивні параметри клапанів (геоме-
тричні розміри, маса тарілки клапана, парамет-
ри пружини) є тими факторами, за допомогою 
яких можна змінювати ефективність та надій-
ність роботи насосів. 

Дослідженню впливу цих факторів присвя-
чено низку робіт.  

У роботі [1] при дослідженні клапанів по-
ршневих бурових насосів У8-6М і УНБТ-800 
відзначено, що коефіцієнт подачі 0  зі змен-
шенням жорстокості пружини теж зменшуєть-
ся. Аналогічні результати спостерігаються при 
роботі на глинистих розчинах, що зумовлено 
дією в’язкості рідини. Оптимальне значення 
жорсткості пружини веде до зменшення швид-
кості рідини в щілині клапана і відповідно до 
зменшення зношування його деталей. 

Максимальна висота піднімання тарілки 
клапана 15maxh мм рекомендується в роботі 
[2] для трипоршневого бурового насоса з діа-
метром поршня 140пd мм, довжиною ходу 
300 мм і частотою ходів 120n хв–1. 

У роботі [3] відзначено, що правильний 
вибір пружини клапана має важливе значення 
для забезпечення нормальної роботи насоса. 
Згідно з дослідженнями, проведеними фірмою 
TRW Mission, при оптимальних значеннях па-
раметрів пружини висота піднімання тарілки 
клапана при збільшенні кутової швидкості кри-
вошипа   зростає. Максимальна висота вихід-
ного клапана maxh  менша, ніж вхідного. Змен-
шення сили попереднього підтиснення пружи-
ни 0F  нижче оптимального вже при незначних 
значеннях   викликає виникнення стуків кла-
пана і зі збільшенням   стають неприпусти-
мими. У результаті досліджень виявлено вплив 
розмірів клапана, його форми, маси, характери-
стики пружини на кут запізнення посадки кла-
пана. Крім того, показано, що при підвищенні 
 необхідно збільшувати жорсткість пружини, 
а з підвищенням потужності насоса необхідно 
використовувати підпір. Тиск підпору слід збі-
льшувати для підвищення коефіцієнта подачі 

0 . Рекомендована в роботі [4]  максимальна 
висота піднімання тарілки клапана 15,3 мм, а 
швидкість посадки 0,43 м/с.  

У роботі [5] наведено дійсні діаграми руху 
клапанів, на яких бачимо, що клапан підніма-
ється на початку свого ходу на граничну висоту 
піднімання тарілки клапана maxhгранh  . Від-
кривання одного клапана проходить з додатко-
вим запізненням після закривання другого. 
Піднімання клапана на граничну висоту гранh  
зумовлено відкриттям із запізненням, і внаслі-
док інерційності його тарілка рухається з мож-
ливим відривом від потоку.  

Згідно з дослідженнями, наведеними в ро-
боті [5], відзначено, що жорсткість пружини 
суттєво не  впливає на гранh , а сила попере-
днього підтиснення пружини має значний 
вплив, і гранh  може збільшитись майже у 2 рази 

порівняно з maxh .  Стук клапанів існує на будь-
яких режимах роботи насоса, тому границя бе-
зударної посадки, як така, відсутня. Для запобі-
гання руйнування клапана слід обмежувати 
швидкість посадки тарілки на сідло посh . 

Згідно з дослідженнями в роботі [6] вста-
новлено, що:  

– невелике зменшення маси тарілки клапа-
на не впливає на нормальну роботу клапанів, а 
тільки при значному збільшенні маси (прибли-
зно в 10 разів) виникають зворотні перетоки і 
спостерігається робота клапана зі стуком. Збі-
льшення маси тарілки досліджуваного вихідно-
го клапана у 2 рази призводить до незначного 
збільшення кутів запізнення закривання клапа-
на і швидкості посадки. При подальшому збі-
льшенні маси тарілки клапана виникають сту-
ки. Стук вхідного клапана виникає при збіль-
шенні маси у 8 разів, хоч кути закривання і ве-
личина піднімання майже не змінюються. До-
сліджено, що при значному збільшенні маси 
тарілки клапана виникає кавітація; 

– жорсткість пружини клапана слід виби-
рати по можливості мінімальною, оскільки при 
її збільшенні чи зменшенні майже не змінюєть-
ся траєкторія руху тарілок вхідного та вихідно-
го клапанів і кути запізнення закривання та від-
кривання, але значно змінюється перепад тиску 
 на кожній із них; 

– зменшення сили попереднього підтис-
нення пружини 0F  до значення меншого від 
оптимального призводить до різкого збільшен-
ня кутів запізнення посадки та відкривання 
клапанів, збільшення максимальної висоти їх 
піднімання, швидкості посадки і перепаду тис-
ку на вхідному клапані. 

Масу насоса визначають такі його параме-
три: діаметр поршня пd ; довжина його ходу S; 
кутова швидкість кривошипа  ; тиск нагні-
тання насоса Р; шкідливий об’єм шкV . Від цих 
параметрів залежить також розмір (номер) кла-
пана, його параметри і характеристики пружи-
ни. Тому основне завдання при проектуванні 
нових насосів – це поєднання цих параметрів 
так, щоб забезпечити мінімальну масу насоса 
(максимальну швидкохідність) при нормальній 
роботі клапанів, що без точного математичного 
опису процесів неможливо. 

Згідно з дослідженнями Краусса [7]:  
– клапани відкриваються і закриваються із 

запізненням, причому один клапан відкрива-
ється відразу після закривання другого; 

– стук вихідного клапана завжди сильні-
ший від стуку вхідного; 

– для зменшення висоти зависання тарілки 
клапана над сідлом 0h  слід використовувати 
слабшу пружину з більшою силою попередньо-
го підтиснення; 

– максимальна висота піднімання тарілки 
клапана над сідлом maxh  залежить від характе-
ристики пружини, геометрії тарілки клапана, її 
маси і подачі Q. 
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У результаті досліджень, наведених у [7], 
встановлено: 

– клапани краще працюють з пружиною 
меншої жорсткості і при великій силі попере-

днього підтиснення, ніж з пружинами великої 
жорсткості і невеликим попереднім підтиснен-
ням; 

– для експлуатації насоса з великими зна-
ченнями частоти ходів поршня n  слід збільшу-
вати жорсткість і силу попереднього підтис-
нення пружини; 

– збільшуючи діаметр тарілки клапана і 
зменшуючи по можливості її масу, можна збі-
льшити частоту ходів поршня n , забезпечуючи 
при цьому нормальну роботу насоса. 

Дослідження впливу перелічених вище фа-
кторів на роботу клапанів викликає значний 
інтерес як у дослідників, конструкторів, так і у 
виробничників. На даний час для відпрацюван-
ня нових конструкцій клапанного вузла та ви-
бору параметрів пружини проводиться цілий 
ряд складних експериментів або використову-
ються математичні моделі, які не відображають 
повної картини протікання процесів у гідравлі-
чній частині [8].  

Тому, постало завдання дослідити вплив 
конструктивних параметрів клапанного вузла 
на роботу поршневого бурового насоса загалом 
з використанням найбільш повної математичної 
моделі гідравлічної частини поршневого буро-
вого насоса. 

Складена нами математична модель роботи 
гідравлічної частини поршневого бурового на-
соса та алгоритм її вирішення наведена в [8, 9]. 

Результати досліджень наведено для вихі-
дного клапана. 

У процесі досліджень змінювався кожний 
дослідний параметр клапана в певному діапа-
зоні, при цьому решта параметрів у подальших 
дослідженнях залишалися незмінними і мали 

такі значення: 
кутова швидкість обертання кривошипа 

98. с–1; 
діаметр поршня 140.dп  м; 
характеристика кривошипно-шатунного 

механізму 126.0
l
r ; 

довжина шатуна 151.l  м; 
радіус кривошипа 1450.r  ; 
маса тарілки клапана 73.m  кг; 
об’єм гідравлічної частини 0150.V  м3; 
вміст газу в розчині 2%; 
коефіцієнт жорсткості пружини 

2083пk Н/м; 
сила попереднього підтиснення пружини 

750 F ; 
тиск у свердловині 10Р МПа 
маса пружини 30,mпруж  кг; 
густина розчину 1000 кг/м3;  
діаметр сідла 1160.dс  м; 
діаметр тарілки клапана 150.dкл  м; 
кут конусності тарілки клапана 35 . 
Після аналізу проведених досліджень ви-

явлено такі результати. 
Маса тарілки клапана m  при її зміні з 2 кг 

до 6 кг незначно впливає на кут повороту кри-
вошипа, що відповідає максимальній висоті під-
німання тарілки клапана maxh , кути запізнен-

 
Рисунок 1 — Вплив маси тарілки  на траєкторію руху тарілки вихідного клапана 
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ня відкривання та закривання клапана (рис. 1), 
а отже і на коефіцієнт подачі 0 . Досліджено, 
що при зміні маси тарілки клапана у вказаному 
діапазоні майже не змінюється швидкість поса- 

 
дки тарілки клапана на сідло посh . Дані резуль-
тати узгоджуються з дослідженнями [6]. 

Це свідчить про можливість вибору мате-
ріалу і товщини тарілки клапана, виходячи із 
статичного розрахунку її на міцність (клапан 
закритий, а зовні на тарілку клапана діє макси-
мальний тиск нагнітання P ). 

При збільшенні маси тарілки відбувається 
деяке зменшення maxh  та 0h (приблизно на 
11%). 

Використання коефіцієнта витрати клапана 
const  замість емпіричної залежності 

)(hf  призводить до таких результатів 
(рис. 2): 

– максимальна висота піднімання тарілки 
клапана maxh  збільшується на 25%. Тобто, з 
використанням емпіричної залежності [10] 

5714.maxh  мм, а при використанні коефіціє-
нта витрати постійним і рівним 8.0  – 

1519.maxh  мм; 
– висота зависання тарілки клапана над сі-

длом 0h  дещо збільшується, а саме: з 3.9 мм 
при const  до 4.1 мм при використанні 

)(hf ; 
– швидкість посадки тарілки клапана на сі-

дло посh  зменшується на 28%, а саме: від 

0.215м/с при )(hf  до 0.167 м/с при 
const ; 
– крім того, зменшуються кути запізнення 

відкривання та закривання клапана, що викли-

кає підвищення коефіцієнта подачі при викори-
станні 8.0  до 0.96. 

Таким чином, використання const  
призводить до значних неточностей в отриман-
ні реального результату розрахунку параметрів 
роботи клапана. 

Вплив характеристик пружини на роботу 
клапана: 

а) при збільшені коефіцієнта жорсткості 
пружини пk  з 1000 Н/м до 7000 Н/м спостері-
гаються такі результати (рис. 3): 

– максимальна висота піднімання тарілки 
клапана maxh  зменшується  з 15.79 мм до 12.19 
мм, тобто на 23% при збільшені коефіцієнта 
жорсткості пружини пk  у вказаному діапазоні 
(аналогічна закономірність отримано в [4]); 

– зменшується висота зависання тарілки 
клапана  h0, а саме: з 4.15 мм до 3.67 мм, тобто 
на 11.5%; 

– швидкість посадки тарілки клапана посh  
та кути запізнення закривання та відкривання 
клапана майже не змінюються, тому і не зміню-
ється коефіцієнт подачі 0 ; 

– кут maxh  зменшується на 5.6 %. 
б) при збільшенні сили попереднього під-

тиснення пружини 0F  з 0 до 200Н спостеріга-
ються такі результати (рис. 4): 

 
Рисунок 2 — Вплив    на траєкторію руху тарілки вихідного клапана 
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– більше ніж у два рази зменшується мак-
симальна висота  піднімання тарілки клапана 

maxh , а саме: з 23.38 мм при HF 00   до 10.87 
мм при HF 2000  ;  

– майже у два рази зменшується висота  
зависання тарілки над сідлом 0h , а саме: з 5.54 
мм при HF 00   до 2.97 мм при  HF 2000  ; 

– зменшується швидкість посадки тарілки 
клапана на сідло посh на 26%, тобто з 0.256 м/с 
при HF 00   до 0.1894 м/с при  HF 2000  ; 

– кут maxh  зменшується на 13%; 
– при збільшенні сили попереднього підти-

снення пружини 0F  з 0Н до 200Н коефіцієнт 

 
Рисунок 3 — Вплив коефіцієнта жорсткості пружини  на траєкторію руху  

тарілки вихідного клапана 
 

 
Рисунок 4 — Вплив сили попереднього підтиснення пружини  на траєкторію руху  

тарілки вихідного клапана 
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подачі 0  збільшується з 0.928 до 0.954, це зу-
мовлено зменшенням кутів запізнення закри-
вання та відкривання клапанів відповідно на 
26% та 18%. 

Досліджено, що помітніший вплив на ро-
боту клапанів і насоса загалом чинить сила по-
переднього підтиснення пружини, а не коефіці-
єнт її жорсткості, тому слід вибирати менш жо-
рстку пружину і створювати більшу силу попе-
реднього підтиснення для забезпечення макси-
мального значення коефіцієнта подачі та нор-
мальної роботи клапана. 

ВИСНОВКИ: 
 
1) отримано розв’язок математичної моделі 

роботи клапанів поршневого бурового насоса 
УНБТ-950, а саме: визначено траєкторії руху та 
зміни швидкості руху тарілки клапана; визна-
чено дійсне значення коефіцієнта подачі буро-
вого насоса УНБТ-950 при використанні стан-
дартного клапана №7 на різних режимах його 
роботи;   

2) досліджено вплив конструктивних па-
раметрів клапанного вузла на роботу як самого 
клапана, так і насоса загалом; 

3) отримані результати досліджень узго-
джуються з результатами досліджень [1-7];  

4) виявлено фактори, які найбільше впли-
вають на роботу насоса і які слід оптимізувати 
для забезпечення максимального значення кое-
фіцієнта подачі насоса та мінімальної швидко-
сті посадки тарілки клапана на сідло; 

5) встановлено, що вибирати параметри 
насоса і клапанів необхідно як за умови макси-
мального коефіцієнта подачі, так і за умови від-
сутності стуку (допустимої швидкості посадки). 
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з викривленнями є використання спеціальних 
компоновок низу бурильної колони (КНБК), 
одними з яких є неорієнтовані. За рахунок вла-
сної ваги та коректно розташованих опорно-
центруючих елементів (ОЦЕ) відповідного діа-
метра, неорієнтованими компоновками можна  
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Рассматривается способ исследования компо-
новок низа бурильной колонны путем минимизации 
функционала полной потенциальной энергии дефор-
мации. Также описывается схема определения фун-
кции упругой оси КНБК с двумя ОЦЭ при использо-
вании многочленов Эрмита. Для определения досто-
верности результатов исследования сделано их сра-
внительную оценку с экспериментальными даными 
в виде графических зависимостей. 

 The layout of drilling string bottom exploration 
method by the means of minimization the functional of 
the total potential energy of deformation is discussing in 
the work. The scheme of defining the function of the 
LDSB cushion axis with two SCE with using Ermyth’s 
polinomynals is also described. For authenticity of the 
results it is made the comparative appraisal with the 
results of experimental investigations in the form of 
graphical dependences. 

 


