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ВСТУП 

до 80 - 90-х років 20 століття на Україні свердловини на нафту та газ бури-

ли глибиною до 3000 - 3500 м, які експлуатуються і в даний час. Але запаси наф-

ти і газу на цих глибинах вичерпуються. Досліджено, що великі родовища нафти і 

газу залягають на глибинах 7000 - 8000 м. для їх розробки необхідно бурити 

свердловини на ці глибини. 

Сьогодні розвиток нафтогазової промисловості на Україні вимагае викорис-

тання сучасного бурового обладнання, яке б відповідало світовим стандартам що-

до продуктивності, робочих характеристик, якості, надійності, довговічності та 

зручності його експлуатації. При цьому його вартість мае бути невисокою. На да-

ний час в Україні серійно не виготовляються потужні бурові насоси, тому підпри-

емства вимушені використовувати обладнання, яке експлуатуються десятки років, 

е морально та фізично застарілим. Нове обладнання імпортуеться з: Росії, США, 

Канади та інших країн. Насоси невеликої потужності виготовлялись на калусько-

му заводі "Карпатнафтомаш", які використовують в основному для геологорозві-

дувального буріння. 

У перспективі на Україні плануеться серійний випуск потужних бурових 

насосів, але виникла проблема розробки їх нових надійних конструкцій. для якіс-

ного та швидкого проектування нових бурових насосів та підвищення ефективно-

сті експлуатації існуючих слід використовувати прогресивні досягнення в галузях 

комп'ютерних технологій, систем автоматизованого проектування (САПР), вичи-

слювальної гідродинаміки, які дають широкі можливості для дослідження роботи 

клапанних вузлів та процесів, які проходять в гідравлічних частинах бурових на-

сосів під час їх роботи. Основними вузлами гідравлічної частини е клапанні вузли 

та циліндропоршневі пари, до яких ставляться високі вимоги щодо довговічності 

та ефективності роботи. Робота клапанних вузлів поршневого бурового насоса ви-

значае основні характеристики його роботи, а їі оптимізація призводить до по-

кращення умов роботи насоса в цілому та показників процесу буріння. 

для ефективного застосування комп'ютерних технологій при проектуванні 

нових конструкцій бурових насосів та підвищення ефективності експлуатації іс- 
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нуючих необхідно розробити достовірну модель сумісної роботи клапанів та ал-

горитм ії вирішення, які б повніше враховували сукупність фізичних явиш та 

процесів, які проходять в гідравлічній частині під час роботи бурового насоса. 

Актуальність теми. У сучасних процесах буріння глибоких свердловин на 

нафту та газ широко використовують трипоршневі бурові насоси односторонньої 

дії. Маючи цілий ряд техніко-економічних переваг (в порівнянні з двопоршневи-

ми насосами двосторонньої дії), вони мають і ряд недоліків, в першу чергу 

пов'язаних з швидким виходом з ладу поршневих та клапанних груп - найважли-

віших вузлів гідравлічної частини бурового насоса. 

Зростання за останні роки глибини буріння свердловин на Україні та за кор-

доном вимагае використання більш потужних бурових насосів. Тому виникла 

необхідність у швидкому та якісному проектуванні нових конструкцій потужних 

бурових насосів та моделюванні сумісної роботи вхідного та вихідного клапанів з 

врахуванням особливостей фізичних процесів, які проходять в буровому насосі 

під час його роботи, з мінімальною кількістю натурних експериментів 

На даний час кількість публікацій, присвячених розробці конструкцій, до-

слідженню довговічності та процесів роботи клапанних вузлів і гідравлічних час-

тин трипоршневих бурових насосів, в цілому е обмеженою. Результати цих дослі-

джень носять суперечливий характер. Не в достатній мірі досліджені процеси та 

явища, які відбуваються під час роботи клапанних вузлів, зокрема: процеси, які 

проходять в щілині клапанного вузла під час проходження через нього бурового 

розчину на різних стадіяк відкривання клапана; наявність стуку; запізнення поса-

дки тарілки; зворотні перетоки; взаемодія вхідного та вихідного клапанів за цикл 

їх роботи; вплив характеристик бурового розчину на роботу гідравлічної частини 

та їі складових. Тому з'ясування цих особливостей становить науковий та практи-

чний інтерес, а моделювання сумісної роботи клапанів поршневого бурового на-

соса з максимально можливим врахуванням реальних умов роботи дозволить 

більш якісно проектувати нові конструкції насосних агрегатів із забезпеченням 

підвищених вимог до продуктивності, довговічності, надійності та якості їх робо- 

ти. 



6 

Оскільки на даний час в Україні назріла настійна потреба у серійному виро-

бництві потужних поршневих бурових насосів, то питання ефективного констру-

ювання, виготовлення та експлуатації даних насосів е досить актуальним. 

Зв'язок роботи з науковими програмами, планами, темами: 

Дисертаційна робота виконана в рамках науково-дослідної держбюджетної 

теми "Розробка нових технологій подовження ресурсу та підвищення ефективнос-

ті роботи нафтогазового обладнання" державна реестрація №0104U004087 на 

2004-200бр. Міністерства освіти і науки України. 

Мета і задачі дослідження. Мета роботи - наукове обірунтування підви-

щення ефективності проектування та експлуатації трипоршневих бурових насосів 

шляхом моделювання сумісної роботи вхідного та вихідного клапанів без прове-

дення високозатратних натурних експериментів. 

для досягнення поставленої мети необхідно вирішити наступні задачі: 

1. Дослідити процеси та явища, які проходять в гідравлічній частині бурово-

го насоса під час його роботи, і їх вплив на умови, характеристики роботи клапа-

нів, насоса в цілому та його коефіціент подачі. 

2. Створити математичну модель сумісної роботи вхідного та вихідного кла-

панів бурового насоса, яка б якомога реальніше описувала динамічні процеси їх 

роботи. 

3. Розробити алгоритм розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної 

роботи клапанів з використанням критеріїв нормальної їх роботи, який дозволяв 

би проводити розрахунки клапанних вузлів та визначати характеристики роботи 

насоса без проведення натурних експериментів. 

4. Розробити методики комп'ютерного моделювання для проведення розра-

хунків клапанного вузла на міцність та дослідження коефіціента витрати клапана. 

5. Дослідити залежність коефіціента витрати клапана від висоти підйому та-

рілки над сідлом а = f(h) за допомогою як стендового, так і комп'ютерного експе-

риментів. Перевірити адекватність результатів комп'ютерного експеримента до 

стендового з метою використання першого для подальших досліджень залежності 

/-і = f(h). Встановити емпіричні формули для опису даного коефіціента і 
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розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапанів бурового на-

соса за розробленим алгоритмом. 

б. Порівняти результати, отримані при дослідженнях роботи клапанного ву-

зла за розробленою моделлю, з результатами, отриманими під час проведення на-

Турного експеримента на реальному насосі. 

7. Дослідити вплив конструктивних і кінематичних параметрів бурового на-

соса та його клапанних вузлів на характеристики їх роботи та дати загальні реко-

мендації щодо їх вибору. 

8. Дослідити вплив нелінійної залежності коефіціента витрати клапана ,и від 

висоти підйому тарілки h на характеристики його роботи. 

06 скТ дослідження: трипоршневий буровий насос УНБТ-950. 

Предмет дослідження: робота клапанного вузла. 

Методи дослідження. При розробці математичної моделі сумісної роботи 

клапанів бурового насоса використано закони теоретичної механіки, фізики, ме-

ханіки твердого тіла, гідравліки, гідродинаміки та вичислювальної гідрогазодина- 

МіКИ. 

Для визначення гідродинамічних характеристик клапанного вузла бурового 

насоса використовувався: 

а) стендовий експеримент; 

б) комп'ютерне моделювання руху розчину в гідравлічній частині бурового 

насоса за допомогою вичислювальної гідрогазодинаміки. 

Теоретичн і дослідження сумісної роботи клапанних вузлів поршневого бу-

рового насоса здійснені на базі системи нелінійних диференціальних рівнянь 

другого порядку, які описують зазначене явище. 

Для розв'язання системи нелінійних диференціальних рівнянь використову-

вались чисельні методи (метод Адамса). 

Наукова новизна одержаних результатів. 

1. Удосконалено математичну модель роботи клапанного вузла за рахунок 

врахування: стискання бурового розчину та наявності в ньому домішок газу; дії 

підпірного відцентрового насоса; залежності величини гідродинамічної сили від 
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висоти підйому тарілки над сідлом; нелінійної залежності коефіціента витрати 

клапана ,с~ від висоти підйому тарілки над сідлом h, що зроблено вперше. 

2. Досліджена залежність коефіціента витрати клапана від висоти підйому 

його тарілки над сідлом h і встановлено суттевий ії вплив на показники роботи 

клапана і насоса в цілому. Неврахування ~r, як змінної величини при зміні h, знач-

но впливае на точність результатів розв'язання рівнянь математичної моделі ро-

боти клапана (траекторію руху тарілки клапана) і призводить до помилок при 

конструюванні бурових насосів та вибору необгрунтованих режимів їх роботи. 

3. Вперше змодельована сумісна робота вхідного та вихідного клапанів по-

ршневого бурового насоса та розроблено алгоритм моделювання, що дозволяе 

проектувати нові та досліджувати існуючі конструкції бурового насоса без прове-

дення складних, високозатратних натурних експериментів. 

Практичне значення одержаних результатів. Моделювання сумісної ро-

боти вхідного та вихідного клапанів бурового насоса з використанням сучасних 

комп'ютерних технологій дозволяе зменшити кількість експериментальних дослі-

джень при проектуванні нових конструкцій бурових насосів. Його використання 

також дозволяе конструкторам з високою точністю і в найкоротші терміни проек-

тувати ефективні вузли гідравлічних частин, оцінювати вагомість впливу різних 

факторів на роботу насоса. На основі аналізу результатів досліджень подаються 

рекомендації щодо оптимізації конструкції насоса за конкретними параметрами 

при забезпеченні необхідних технічних характеристик. 

Запропонована модель з алгоритмом ії вирішення дозволяе конструкторам 

визначити з підвищеною точністю характеристики нових поршневих бурових на-

сосів ще на стадії проектування, зокрема, значення коефіціента подачі насоса. 

На основі алгоритму розв'язання рівнянь математичної моделі можливо 

створити рекомендації для корекції режимів роботи насоса при бурінні за різних 

умов (глибина, порода, розчин) для досягнення максимальної ефективності. 

Крім того, використання запропонованої математичної моделі сумісної ро-

боти клапанів бурового насоса та алгоритму ії вирішення дозволяе експлуатацій-

никам: оптимізувати режими роботи бурового насоса для досягнення максималь- 
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ної ефективності; покращити умови роботи клапанних вузлів за рахунок оптимі- 

зації експлуатаційних параметрів роботи пружини, а при автоматизації процесу 

буріння керувати роботою насоса. 

Результати досліджень пройшли практичну перевірку в Прикарпатському 

уПравлінні бурових робіт (додаток А). 

Особистий внесок здобувача: 

- виконано експериментальні дослідження коефіціента витрати клапана при пря- 

мих протіканнях та зворотніх перетоках рідини на вдосконаленій автором екс-

периментальній установці УДК-1М та за допомогою сучасних комп'ютерних 

технологій і встановлені закономірності зміни коефіціента витрати клапана при 

зміні висоти підйому його тарілки над сідлом [1]; 

- вдосконалено математичну модель роботи вхідного та вихідного клапанів по-

ршневого бурового насоса [2, 3]; 

- розроблено алгоритм моделювання сумісної роботи клапанів поршневого буро-

вого насоса з використанням комп'ютерних технологій [4, 5]; 

- розроблено алгоритм розв'язання рівнянь математичної моделі роботи клапанів 

бурового насоса [6]; 

- досліджено вплив конструктивних параметрів клапанів бурового насоса на хара-

ктеристики їх роботи та коефіціент подачі [7]; 

- розроблена методика та проведено розрахунок клапанного вузла на міцність [8]. 

Апробація результатів дисертації. Основні положення дисертації допові-

дались на: науково-технічних конференціях професорсько-викладацького складу 

ІФНТУНГ, м. Івано-Франківськ (2002, 2003 рр); Міжнародній науково-технічній 

конференції "Інтегровані комп'ютерні технології в машинобудуванні", м. Харків 

(2003 р). 

Публікації. На тему дисертаційної роботи опубліковано 8 наукових робіт, з 

них 6 статей у фахових виданнях України (1 одноосібно) та 2 тези. 

Структура та обсяг роботи. Дисертаційна робота складаеться з вступу, 

п'яти розділів, висновків, списку використаних джерел, який містить 165 на-

йменувань, та 4-х додатків. Загальний обсяг роботи 181 стор, комп'ютерного на-

бору, в тому числі 70 рисунків, 20 таблиць. 
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Розділ 1 

СТАН ПИТАННЯ ТА АНАЛІЗ КОНСТРУКЦІЙ СУЧАСНИХ БУРОВИХ 

НАСОСІВ 

1.1. Короткий огляд розвитку поршневих бурових насосів 

Історія розвитку поршневих насосів бере початок з часів до нашої ери. 3а 

египетськими письменами пожежний насос з Олександрії, створений приблизно 

200 років до н.е. Ктцебіусом, е першим прототипом поршневого насоса. Констру-

кція цього насоса містила такі елементи: втулку, плунжер, клапани, ексцентрико-

вий привод, які е в складі і в сучасних конструкціях поршневих насосів [9 — 11]. 

Історія розвитку поршневих бурових насосів почалась на початку ХХ сто-

ліття в США, а інтенсивний їх розвиток — в 30 - і роки ХХ століття. Поштовхом 

цього розвитку були наступні причини висвітлені в [12, 13]. В цей час для буріння 

починають використовуватися двопоршневі бурові насоси двосторонньої дії з ди-

зельним приводом, що дозволило відмовитись від парового приводу, при цьому 

зменшилась їх маса і значно підвищилась потужність. 

У 40-х роках американські фірми "National", "Gardner-Denver", "OilWe11" 

почали випускати трипоршневі бурові насоси двосторонньої дії — "триплекс". Ці 

насоси в порівнянні з двопоршневими насосами двосторонньої дії — "дуплекс" 

мали переваги за коефіціентом нерівномірності подачі і використовувались у наф-

товій галузі до появи якісних і ефективних компенсаторів. Після освоення випус-

ку діафрагмових компенсаторів, які забезпечували високу рівномірність подачі 

розчину, насоси "триплекс" втратили свої переваги над "дуплекс" і їх викорис-

тання стало обмеженим. Але після 25-річної перерви в практиці буріння знову 

з'являються трипоршневі бурові насоси. Їх поява була зумовлена рядом причин 

[14]: 

по-перше, швидкий прогрес технології буріння, ріст глибини буріння і збі-

льшення при цьому необхідної подачі бурового розчину в свердловину і тиску, 

вимагали потужніших бурових насосів. Для збільшення потужностей виготовля- 
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ли масивні гідравлічні частини, що значно збільшувало габарити, вагу, а відпові- 

дно і вартість насоса; 

по-друге, маса потужного насоса "дуплекс" досягала 30000 кг і більше, що 

ускладнювало транспортування, монтаж та ремонт. На відміну від них насоси 

"триплекс" при таких самих робочих характеристиках мали компактну конструк- 

цію і були на 30 — 40 % легші [14, 15]. 

Для вирішення цих проблем американські конструктори фірм-виробників 

повернулися до ідеї багатоциліндрових поршневих насосів, але вже односторон- 

ньої дії. Так, в 1960 році фірмою "Gardner-Denver" були випущені шестицилінд-

рові насоси РО-7 та PV-9 [ 14], а в 1967 році — трипоршневий насос односторон-

ньої дії PZ-9 [ 16, 17] потужністю 1000 к.с. Тоді ж фірма "Continental-Emsco" ви-

пустила дослідні зразки трипоршневих бурових насосів односторонньої дії 

F-1300 потужністю 1300 к. с. Використання багатоциліндрових (п'яти, шести по- 

ршневих) бурових насосів не дало очікуваних переваг, оскільки значно підвищу-

валась їх маса на одиницю потужності, хоча зменшувався коефіціент нерівномір- 

ності подачі [13]. 

3 1980 року об' ем буріння в США різко збільшився, що вимагало викорис- 

тання нових сучасних бурових установок і, відповідно, нових потужних насосів. У 

цей час фірми-виробники почали випускати більше насосів "триплекс", ніж "дуп- 

лекс" [18]. 

Конструктивні відмінності бурових насосів одного і того ж класу зумовлені 

підходами фірм-виробників до вирішення пріоритетів при конструюванні бурових 

насосів: зменшити габарити та масу, забезпечити вищу довговічність деталей 

бурового насоса, полегшити обслуговування. 

На даний час у закордонній практиці буріння відбуваеться інтенсивна замі- 

на насосів "дуплекс" двосторонньої дії насосами "триплекс" односторонньої дії. 

Вдосконалення бурових насосів здійснюеться за рахунок підвищення їх 

технічних характеристик (потужності, продуктивності, меж регулювання), змен-

шення маси і габаритів, покращення транспортабельності, монтажо- та ремонто-

придатності, а також підвищення надійності та довговічності його складових, зок- 
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рема деталей гідравлічної частини. 

1.2. Поршневі бурові насоси. Класифікація, умови роботи та вимоги, 

які до них ставляться 

Під час буріння свердловини необхідно очищати вибій від вибуреної поро-

ди, підводити енергію до гідравлічного вибійного двигуна, долота, охолоджувати 

породоруйнівний інструмент [ 19 - 21]. для виконання цих робіт бурова установка 

комплектуеться гідравлічною системою, яка складаеться з бурових насосів, нагні-

тального трубопроводу, обладнання для очищення бурового розчину тощо. В цій 

системі бурові насоси - це гідравлічні машини, призначені для перетворення ме-

ханічної енергії приводу в гідравлічну енергію потоку бурового розчину і подачі 

його в свердловину під заданим тиском. Буровий розчин, поданий в свердловину 

під тиском, допомагае руйнувати гірські породи, використовуеться для закріплен-

ня стінок свердловини, закупорювання тріщин у породах, а також для запобігання 

викидів газу, нафти чи води [45, 187]. Маса бурової установки в значній мірі за-

лежить від маси насосної групи, а експлуатаційні витрати на насос складають сут-

теву частину витрат на буріння. 

Вимогам буріння найбільш повно задовольняють поршневі бурові насоси: 

їх подача не залежить від створюваного напору; вони забезпечують необхідну не-

рівномірність подачі; можуть перекачувати в'язкі розчини з певним вмістом твер-

дої і газової фаз; характеризуються самовсмоктуванням [23, 24]. 

Умови буріння вимагають виготовлення поршневих бурових насосів різних 

конструкцій з різними принципами роботи. Їх класифікацію проводять за 

наступними показниками [25 - 29]: 

- за типом виштовхувача: поршневий, плунжерний; 

- за розміщенням циліндрів: горизонтальний, вертикальний, кутовий; 

- 	за способом дії: односторонньої і двосторонньої дії; 

- за схемою гідроблоку: з прямоточним і непрямоточним гідроблоком; 
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за способом регулювання подачі: нерегульовані, з ступеневим регулю-

ванням (зміною втулок циліндра, зміною частоти ходів поршня за хви-

лину, зміною довжини ходу виштовхувача), безступеневим (зміною час-

тоти ходів поршня за хвилину, зміною довжини ходу виштовхувача); 

- за типом приводу: від електричного двигуна, від двигуна внутрішнього 

згорання, гідроприводні; 

за кількістю виштовхувачів; 

- за швидкохідністю; 

- за величиною створюваного тиску і діаметрів поршнів. 

Як відомо [20, 30, 31], умови роботи бурових насосів надзвичайно важкі. 

Вони перекачують в'язкі бурові глинисто-водяні розчини з доповненням важких 

домішок бариту та гематиту, частинки якого мають твердість, близьку до твердо-

сті загартованих сталевих деталей насоса. Крім того, буровий розчин містить час-

тинки вибуреної породи, які посилюють ударно-абразивне та гідро-абразивне 

зношування контактуючих з ними поверхонь деталей гідравлічної частини. Під 

час проведення процесу буріння буровий розчин зазнае ряд змін. Спостерігаеться 

зміна вмісту газової фази, тобто він насичуеться газами під час процесу буріння 

свердловин, зміна густини через наповнення абразивними частинками вибуреної 

твердої породи (до 2%). Крім того, бурові розчини часто містять і інші домішки, 

наприклад: солі, каустичну соду, кислоти та нафтопродукти, які агресивно діють 

особливо на гумові вироби. Температура перекачуваного бурового розчину скла-

дае 273 - 353 К. Густина бурових розчинів складае 800 - 2500 кг/м3 [14, 32, 33] і ії 

вибір залежить від умов буріння та глибини свердловини. 

Потужність сучасних бурових насосів досягае 1500 кВт і більше, тиск нагні-

тання 40МПа, їх подача - 0.08 м3/с [20]. 

Бурові насоси працюють в різних кліматичних умовах при температурах від 

223 до 323К, час їх безперервної роботи складае від 30 хвилин до 100 годин [34]. 

При роботі насосів виникають ситуації режиму короткочасного перевантаження. 

Це зумовлено руйнуванням стінок евердловини, забрудненням промивних каналів 

долота, збільшенням густини та в'язкості бурового розчину [20, 31, 35]. 
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Вимоги, які ставляться до бурових насосів, головним чином залежать від 

параметрів свердловини, характеристик породи, методів буріння, типу і парамет- 

рів породоруйнівного інструменту. 

Підвищення швидкостей процесу буріння вимагае збільшення подачі буро- 

вого розчину в свердловину. Слід відмітити, що: на початку процесу буріння све-

рдловини необхідна більша подача бурового розчину, а в міру зменшення діамет-

ра свердловини - менша; при збільшенні глибини буріння розчин необхідно пода-

вати під більшим тиском для подолання як місцевих, так і загальних гідравлічних 

опорів. Досліджено [22], що характер зміни витрати розчину та тиску по глибині 

буріння е нерівномірним. 

Автори [36] дослідили, що за нормальних умов роботи насоса розчин пови-

нен рухатись не відриваючись від поршня. Відставання розчину від поршня зумо-

влюе виникнення простору, який заповнений насиченими парами розчину. Насту-

пне збільшення тиску викликае миттеве заповнення цього простору розчином і 

удар розчину, що негативно впливае на роботу деталей насоса. Ймовірність гідра-

влічного удару зменшуеться при збільшенні тиску нагнітання і діаметра нагніта-

льного трубопроводу, а також при зменшенні довжини нагнітального трубопро- 

воду і частоти ходів поршня. Для усунення виникнення такого явища використо- 

вуються пневмокомпенсатори [37]. 

Як показуе зарубіжна практика [15, 38], слід дотримуватись схеми буріння, 

при якій використовуеться один буровий насос необхідної потужності. Другий 

насос використовуеться як резервний. При такій схемі один насос працюе, а ін- 

ший - проходить технічне обслуговування. Така схема мае переваги перед схе- 

мою, в якій використовуються два одночасно працюючих насоси меншої потуж-

ності. Вона забезпечуе неперервність процесу буріння, підвищуе надійність буро- 

вої установки і знижуе вартість проходки одного метра свердловини. 

Згідно досліджень голландських вчених [ 16], збільшення тиску на стояку з 

20 до 35 МПа призводить до зменшення вартості буріння на 25%. 

З приведеного вище, можна зробити висновок, що бурові насоси експлуа-

туються у важких умовах, а його деталі піддаються значним навантаженням різ- 
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ного роду. Тому до бурових насосів ставлять ряд вимог [13, 20, 26, 31, 34, 39 - 42]: 

- вони повинні мати високу експлуатаційну надійність і довговічність, яка пови-

нна поеднуватись з безпекою їх експлуатації, економічністю, екологічністю та 

естетикою; 

- вузли та деталі, які контактують з буровим розчином, повинні бути стандарти-

зованими і достатньо зносостійкими. Їх заміна повинна проводитись швидко та 

зручн о; 

- маса, габарити і вартість бурових насосів повинні бути мінімальними; 

- вони повинні бути високопродуктивними та ефективними в експлуатації, мати 

високий ККД і можливість працювати при короткочасних перевантаженнях; 

- мають бути зручними для транспортування та монтажу; 

- потужність насоса повинна бути достатня для промивання свердловини заданої 

глибини; 

- привод насоса повинен бути універсальним (дизельний, електричний); 

- приводна частина повинна бути захищена від попадання в неї бурового розчи- 

ну, пилу та бруду, легкодоступна для огляду і технічного обслуговування; 

- повинні бути пристосовані для перекачування корозійно-активних бурових 

розчинів різної густини та в'язкості з домішками мастила і вмістом абразивних 

частинок; 

- самовсмоктування та стійка їх робота на в'язких бурових розчинах; 

- незалежність подачі від тиску нагнітання; 

- подача насоса повинна бути регульована в межах, необхідних для ефективного 

промивання свердловини; 

- повинні забезпечувати низьку нерівномірність подачі розчину, оскільки нерів- 

номірність потоку може призвести до порушення нормального процесу бурін- 

ня, порушити стан стінок свердловини. Крім того, пульсуючий потік розчину 

може викликати гідравлічні удари, вібрацію бурової колони, створить аварійну 

ситуацію і зменшить термін служби циркуляційної системи. 

На даний час широко використовуються дво- і трипоршневі бурові насоси з 

горизонтальним розміщенням осей циліндрів, оскільки вони найбільш повно від- 



16 

повідають вимогам технології буріння, дозволяють перекачувати забруднені бу-

рові розчини, характеризуються кращими умовами всмоктування та ремонтоздат-

ності в порівнянні з насосами з вертикальним та кутовим розміщенням осей цилі- 

ндрів [20. 31]. 

Аналізуючи [ 14, 16, 26, 40], можна зробити висновок, що використання 

трипоршневих бурових насосів односторонньої дії для буріння глибоких свердло-

вин е більш доцільним у порівнянні з двопоршневими двосторонньої дії, зважаю-

чи на те, що: 

- вони дозволяють подавати більшу кількість бурового розчину в свердло-

вину за одиницю часу, мають більшу потужність та подають розчин під більш ви-

соким тиском, що суттево важливо при збільшенні глибин буріння; 

- конструктивна схема насосів "триплекс" в порівнянні з насосами "дуплекс" за-

безпечуе меншу металомісткість (маса їх менша в середньому на 30 - 40%), зме-

ншення номенклатури і сумарної маси швидкозношуваних змінних деталей, поле-

гшення умов праці та зменшення часу на заміну деталей та транспортування і мо-

нтування на робочому місці [14, 20, 41]; 

- завдяки меншій масі здешевлюеться їх транспортування [24]; 

механічний ККД двопоршневих бурових насосів складае 0.82 - 0.83, а 

об'емний - 0.9. У трипоршневих бурових насосів механічний ККД - 0.9, а 

об'емний при роботі з підпірним насосом 0.97 - 0.99 [90, 151]; 

- в них зменшена нерівномірність подачі більше ніж у 2 рази в порівнянні з дво-

поршневими, а нерівномірність тиску у 5 разів [ 14, 15], що дозволило підвищити 

їх швидкохідність і зменшити об'ем та масу пневмокомпенсаторів [1, 24, 26]; 

- при потужності до 140 кВт їх можна використовувати без пневмокомпенсаторів; 

- в них е можливість охолодження робочої поверхні циліндрової втулки в зоні їі 

контакту з поршнем [24, 26, 41 ]; 

- в них реалізуеться схема гідравлічної коробки "клапан над клапаном", що змен-

шуе шкідливий об'ем і підвищуеться коефіціент подачі, а відповідно і ККД насоса 

[26]; 

- вони більш швидкохідні і в них використовуеться менший діаметр клапана [ 14, 



17 

41] 
Трипоршневі бурові насоси використовуються разом з підпірними відцент-

ровими насосами, які забезпечують [14, 41, 45]: збільшення коефіціента напов-

нення насоса при збільшенні частоти ходів поршня; збільшення гідравлічної по-

тужності і тиску нагнітання; зменшення вібрації вхідних трубопроводів; змен-

шення зношування деталей насоса; більш рівномірну подачу розчину; можливість 

перекачувати розчини з домішками нерозчинених газів. 

Сьогодні трипоршневі бурові насоси випускають багато фірм, зокрема: 

"уралмаш" (Росія), "Барикада" (Росія), Bethlehem Ѕирр1у Company (США), Card-

we11 mfg. Со. Inc (США), Snyder (США), SALJ of America (США) "National" 

(США), "Gardner-Denver" (США), "Oilwe11" (США), "Armco-National" (США), 

"Continental-Emsco" (США), "Wirth" (Німеччина), "Ідесо-Dresser" (США), 

ply-Division" (США), "Wilson" (США), "Skytop Brewster" (США), "ОРІ Pump 

(США), "Industriaiexport-import" (Румунія) [15, 16, 41, 46]. 

Насоси характеризуються наступними параметрами: потужність насоса N, 

кВт; максимальна подача Q, м3/с; максимальний тиск нагнітання Р, МПа; п — 

частота ходів поршня, хв- '; коефіціент подачі 	і загальний ККД rі [ 126, 165]. 

Необхідні характеристики насоса забезпечуються зміною конструктивних пара-

метрів: довжиною ходу поршня Ѕ, MM; частотою ходів поршня п, хв- '; діаметром 

поршня d, мм. 

Конструкції та характеристики насосів, які випускаються в країнах СНД, 

регламентовані нормативними документами, зокрема [47]. Взаемозамінність 

стандартних змінних деталей (клапанів, поршнів, штоків) зарубіжних насосів за-

безпечуеться відповідністю їх приеднувальних розмірів стандартами АРІ [48]. 

Нормативним документом, що регламентуе приеднувальні розміри деталей в на-

сосах, які випускаються в країнах СНД е [49]. 

Незважаючи на характеристики різник марок трипоршневих бурових насо-

сів односторонньої дії, які випускають різні фірми, принципова конструктивна 

схема їх механічної частини суттево не відрізняеться. Відмінність спостерігаеться 

лише в конструкціях гідравлічних частин, яка зумовлюе умовний поділ насосів 
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«триплекс" на 3 типи [ 13, 41 ] : 

1) конструкція прямоточної гідравлічної частини - клапани розміщені 

один над другим на одній осі (рис. 1.1); 

2) конструкція L-подібної гідравлічної частини з розміщенням вхідного 

клапана на осі руху поршня (рис. 1.2); 

3) конструкція L-подібної гідравлічної частини з розміщенням вхідного 

клапана нижче осі руху поршня (рис. 1.3). 

Кожна з конструкцій мае свої переваги і недоліки. Тому вибір типу гідрав-

лічної частини фірми-виробники здійснюють на основі конкретно поставленої ме-

ти і потреб споживачів. 

Для умов руху бурового розчину в гідравлічній частині бурового насоса 

найкращою е тип 1. При цьому рух потоку бурового розчину проходить в одному 

Рис. 1.1. Конструкція прямоточної гідравлічної частини насоса "триплекс" (тип 1): 

1 - вхідний клапан; 2 - вихідний клапан; 3 - поршень; 4 - гідравлічна коробка; 

- ВХ1дНИЙ ТрубопроВ1Д; 6 - ВИХІДНИЙ ТрубопроВ1Д 
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Рис. 1.2. Конструкція L-подібної гідравлічної частини насоса "триплекс" з розмі-

щенням вхідного клапана на осі руху поршня (тип 2) 

Рис. 1.3. Конструкція L-подібної гідравлічної частини насоса "триплекс" з розмі-

щенням вхідного клапана нижче осі руху поршня (тип 3) 
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напрямку з найменшим гідравлічним опором. Така конструкція мае добру ремон-

тоздатність циліндропоршневої пари, мінімальний шкідливий об'ем гідравлічної 

частини. Але така конструкція гідравлічної частини утруднюе доступ до вхідного 

клапана при його заміні [ 13, 14, 16, 40, 41 ]. 

Для забезпечення кращого доступу до вхідного клапана при ремонті випус-

кають насоси з гідравлічними частинами типу 2. При цьому, поряд із збільшен-

ням гідравлічних втрат, утруднюеться заміна циліндрових втулок та поршнів, які 

потрібно при такій конструкції знімати "назад", тобто в сторону механічної час-

тини [41 ] . 

IIjo6 забезпечити заміну циліндрових втулок та поршнів "вперед" фірми - 

виробники випускають насоси з гідравлічними частинами, в яких вхідний клапан-

ний вузол розміщений нижче осі руху поршня (тип 3), що поряд з покращенням 

ремонтоздатності призводить до збільшення об'ему конструкції, і, крім того, вони 

е нетехнологічними при виготовленні [ 13, 14, 40]. 

Основні конструктивні схеми гідравлічних частин бурових насосів різних 

фірм-виробників приведено в [ 1 б] і з доповненнями представлено в табл. 1.1. 

Таблиця 1.1 

Конструктивні схеми гідравлічних частин 

Фірма-виробник 
Тип гідрав- 

лічної частни 
Напрямок заміни  

поршня циліндрової втулки 
"Уралмаш" (Росія) 1 вперед вперед 

"Баррикады" (Росія) 2 назад назад 
`National" (США) 3 назад назад 

"Gardner-Denver" (США) 1 вперед вперед, назад 
Oilwe11" (США) 3 назад назад 

"Continental-Emsco" (США) 1 вперед вперед 
"Wirth" (Німеччина) 3 вперед, назад назад 

"Ідесо-Дгеввег" (США) 1 вперед, назад назад 
"Skytop Brewster" (США) 1 вперед вперед 

`ОРІ Ритр" (США) 3 назад назад 
"Industrial ex.ort-im.ort 	(P мунія) 1 впе.ед впе.ед 

На сьогодні при конструюванні бурових насосів досягнуто компроміс таким 

чином, що при L-подібній гідравлічній частині з розміщенням вхідного клапана 

нижче осі руху поршня він знімаеться "вперед", а циліндрова втулка — "назад". 
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ртже, при виборі типу гідравлічної частини бурового насоса слід вракову- 

вати: подачу (продуктивність), ККД, ступінь ремонтоздатності, надійність і дов-

говічність швидкозношуваних вузлів бурового насоса. 

1.3. Конструкції клапанних вузлів. Умови роботи та вимоги, 

які до них ставляться 

Основною частиною бурового насоса, яка визначае ефективність, надійність 

і довговічність його в цілому, е гідравлічна частина. При їі проектуванні виникае 

набагато більше складностей, ніж при проектуванні механічної частини. В меха-

нічній частині при бурінні на показники ефективності бурового насоса впливають 

тільки відмова їі механізмів до капітального ремонту і ККД. 

Гідравлічна частина включае в себе основні складові, які визначають 

ефективність роботи бурового насоса: гідравлічна коробка, циліндропоршнева 

пара, клапанний вузол. 

Конструкція гідравлічної частини впливае на траекторію руху бурового роз-

чину і коефіціент подачі насоса. Підвищення швидкохідності нових потужних 

бурових насосів, робочого тиску та інтенсивності процесу буріння ставлять все 

вищі вимоги до елементів гідравлічної частини. 

Розглянемо та проведемо аналіз основних конструкцій клапанних вузлів, які 

серійно випускаються і використовуються в сучасних бурових насосах, а також 

тенденцію їх розвитку. 

У поршневому буровому насосі використовуються самодіючі клапани одно-

сторонньої дії, які пропускають розчин тільки в одному напрямку і призначені для 

періодичного з' еднання насосної камери з вхідним та вихідним трубопроводами у 

відповідності з законом руху поршня, запобігання попадання розчину з вихідного 

колектора в робочу камеру насоса. Їх називають самодіючими тому, що вони пра-

цюють під діею потоку розчину, який і визначае траекторію руху тарілки. 

Відомо багато конструкцій самодіючих клапанних вузлів (обертові, піді- 
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ймальні, відкидні, з ковзаючим запірним елементом, приводні, з плоскою і коніч- 

ною робочою поверхнею, з різним характером ущільнення) [24, 26, 50, 511. Проте, 

за винятком підіймальних, вони не знайшли широкого використання в бурових 

насосах через складності конструкцій, нетехнологічність їх виготовлення та неви-

соку надійність у зв'язку з специфічними умовами роботи трипоршневих бурових 

насосів. 

На даний час широке використання знайшли підіймальні тарілчаті клапани 

з еластичним ущільненням, які спрацьовують під діею власної маси та дії пружи-

ни [16, 44, 50]. Робоча поверхня тарілки і манжета мають конусну форму (рис.1.4), 

що покращуе показники роботи клапана за рахунок зменшення опору руху буро-

вого розчину. 

Рис. 1.4. Конструкція клапанного вузла бурового насоса: 

1 - сідло; 2 - тарілка; 3 - манжета; 4 - гайка; 5 - пружина 

Типові конструкції клапанних вузлів [16,  18, 52], які використовуються на 

даний час та етапи їх розвитку [36] подано в додатку Б. 

Таким чином, всі клапанні вузли відрізняються між собою конструктивним 

виконанням, матеріалами та видом зміцнення деталей, вибір яких зумовлено як 

умовами роботи, так і технологічними можливостями виробництва. 

Дослідженню причин низької довговічності клапанного вузла та причин ви-

ходу з ладу присвячені роботи Бабаева С. Г. [53 - 57], Мкртичяна Я. С. [58 - 62], 



23 

Айрапетова Л.С. [63 - 65], Браславського Б. І., Ловчева С. В. [41], Райхеля А. Я. 

[бб], Гянджунцева П. А. та інших. Відомо, що 50% часу, який витрачаеться на ре-

монт бурового насоса, складае заміна швидкозношуваних деталей (клапанних ву-

злів та циліндропоршневих пар). Термін служби клапанів при роботі бурових на-

сосів на розчинах з високою густиною і значним вмістом абразиву інколи складае 

20 - 30 годин [40, 67, 68]. 

Деталі клапанного вузла піддаються значним динамічним навантаженням, 

впливу високої температури, робочі поверхні клапанного вузла зазнають значних 

питомих тисків і дії турбулентних потоків, піддаються абразивно-ударному та гі-

дро-абразивному зношуванню [61, 69], кавітації [53, 58, 60, 61, 69], вібрації [70 -

75]. Ці фактори та значні перепади тиску на клапані призводять до погіршення 

умов роботи та руйнування його робочих поверхонь та ущільнення [38, 55, 68]. 

Вплив геометрії робочих поверхонь клапанного вузла (кута конусності) на 

його довговічність залежить від виду зношування [61, 63, 76]. 

Досліджено, що значний вплив на довговічність клапанних вузлів мае якість 

очищення бурового розчину, концентрація та фракції абразиву в ньому. За даними 

[30] при видаленні з бурового розчину 100 % частинок розміром більше 0.3 мм, 

80% - частинок розміром від 0.3 до 0.1 мм, та 35% - частинок розміром 0.06 мм 

пристроями гідроциклонної очистки довговічність клапанів збільшуеться в 2.52 

рази. Американські спеціалісти вважають, що при збільшенні концентрації піску з 

1 до 4% кількість відмов бурового насоса при роботі на високих тисках збільшу-

еться в 4 рази. 

В основному надійність та довговічність клапанного вузла визначаеться які-

стю та терміном служби ущільнення (манжети) [26, 31, 40, 68, 77 - 80, 89]. Руйну-

вання ущільнення зумовлено попаданням в нього абразиву, а також у результаті 

накопичення абразиву в місцях контакту з іншими деталями. Після руйнування 

манжети проходить швидке руйнування робочих поверхонь деталей клапана. 

За дослідженнями [61, 78, 81] довговічність манжети визначаеться в основ-

ному втомною міцністю гуми, тому що вона в процесі роботи клапана несе бага-

тократні циклічні навантаження. У зв'язку з цим, манжета повинна бути достат- 
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ньо міцною, нафтостійкою, повинна володіти: мінімальним накопиченням залиш-

кових деформацій стиску [67], високою твердістю для запобігання ії втисканню в 

зазор між тарілкою і сідлом, високою стійкістю до циклічних навантажень та гід-

роабразивної ерозії [68]; форма та розміри манжети повинні бути такими, щоб ви-

ключати концентратори напружень в місцях контакту 1 з деталями клапана, а та-

кож для рівномірного розподілу напружень. При роботі клапанного вузла в ман-

жеті не повинно виникати значних напружень стиску та розтягу. 

Велика кількість відмов клапанних вузлів викликана помилками та неточ-

ностями при конструюванні і виготовленні, недотриманні: технічних вимог, що 

ставляться до них; рекомендованих режимів експлуатації. Виготовлення конусних 

робочих поверхонь тарілки і сідла з відхиленнями, більшими від допустимих, ве-

дуть до швидкого руйнування манжети через втискання їі в зазор між тарілкою і 

сідлом та наступним защемленням ії між робочими поверхнями. Це відбуваеться 

при більшій конусності сідла, ніж тарілки. Збільшений зазор в напрямних клапана 

(також може виникати при спрацюванні [24, 55]) спричиняе перекоси деталей 

клапана під час роботи насоса, що е причиною швидкого зношування ущільнень 

та робочих поверхонь деталей клапана [54, 56, 81]. 

Герметизуюча здатність, а саме повнота прилягання робочих поверхонь та-

рілки та сідла, а також щільність спряження цих поверхонь впливають на ККД на-

соса, термін служби та експлуатаційну надійність клапана [24, 34, 56]. Задовільне 

прилягання робочих поверхонь тарілки та сідла можливе при мінімальному від-

хиленні форми та конусності цих поверхонь. Від задовільності прилягання робо-

чих поверхонь деталей клапанного вузла залежить його контактна міцність і дов-

говічність. При неспівпадінні конусності робочих поверхонь, контакт між таріл-

кою та сідлом проходить не по поверхні, а по лінії, що викликае збільшення кон-

тактних напружень. 

На даний час в бурових насосах широко використовуються клапани типу 

КСК (додаток Б). Дослідженням довговічності клапанів цього типу присвячено 

роботи [79, 82]. Особливістю такої конструкції е наявність каплеподібної манже-

ти. При закриванні клапана тарілка сідае на сідло спочатку манжетою, а далі при 
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збільшенні тиску на поверхню тарілки вона сідае на горизонтальну і конічну опо-

рні поверхні сідла, деформуючи манжету. В залежності від величини зазору між 

конусними поверхнями деталей клапанного вузла може проходити защемлення 

манжети і в результаті багатоциклових навантажень ії втомне руйнування [34]. 

При незначних зазорах защемлення в таких конструкціях не відбуваеться. За нор-

мальних умов роботи термін служби клапана складае 500-600 годин [79, 82]. 

На довговічність клапанного вузла відчутно впливають технологічні факто-

ри, які проявляють себе під час виготовлення його окремих деталей, а саме: вибір 

матеріалів деталей клапанного вузла, методу отримання заготовок, методів їх об- 

робки, поверхневе зміцнення їх робочих поверхонь тощо [83, 84]. Поверхневі ша-

ри робочих поверхонь деталей клапанного вузла сприймають найбільші наванта-

ження, тому їх слід зміцнювати термообробкою, хіміко-термічною обробкою, по-

верхнево пластичним деформуванням, наплавкою чи напиленням зносостійкими 

матеріалами в залежності від поставлених задач і умов роботи [57, 83]. 

Підвищення довговічності і надійності деталей клапанного вузла можна за- 

безпечити правильним вибором режимів роботи бурового насоса, конструктивни- 

ми параметрами клапанного вузла. 

З огляду на особливості конструкцій та роботи клапанного вузла до нього 

ставляться ряд вимог, які необхідно забезпечити під час проектування, виготов- 

лення, експлуатації і ремонту [ 11, 20, 24] : 

- висока надійність та довговічність деталей (тарілки, сідла, ущільнення); 

- простота конструкції та герметичність в закритому стані; 

своечасне закривання та відкривання клапана при його роботі; 

мінімальний опір проходженню розчину при відкритому клапані; 

мінімальна маса складових клапанного вузла для кращого керування по- 

током розчину; 

напрямні в клапані не повинні защемлюватись; 

швидкість та зручність заміни його деталей в польових умовах. 

Вимоги, які ставляться до клапанного вузла бурового насоса, е суперечли- 

вими між собою, в більшості випадків покращення одних вимог веде за собою по- 
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ГірІцення інших. Тому задоволення цих вимог повинно вибиратися оптимальним 

за певними критеріями, враховуючи конкретні умови роботи клапанного вузла і 

бурового насоса в цілому. 

На даний час намічені наступні напрямки покращення конструкцій клапанів 

[38, 84] : 

1) підвищення багатоциклової об' емної міцності та зносостійкості поверхневих 

шарів деталей клапана в місцях їх контакту, зменшення маси тарілки; 

2) зменшення гідравлічного опору елементів проточної частини сідла та тарілки, 

покращення умов підведення бурового розчину на ділянці між тарілкою та сід-

лом на вході в клапанну щілину, а також стабілізація потоку в щілині; 

3) збільшення ресурсу роботи еластичного ущільнення; 

4) оптимізація пружинного навантаження. 

1.4. Аналіз досліджень впливу конструктивно-кінематичних параметрів 

бурового насоса та його складових на характеристики їх роботи 

Дослідження впливу конструктивно-кінематичних параметрів бурового на-

соса та його складових на характеристики їх роботи представляе великий інтерес 

як для дослідників, так і для конструкторів. Цим дослідженням присвячено ряд 

робіт [16, 38, 41, 45, 63, 73, 78, 85, 86 - 92]. 

Згідно досліджень, представлених в [41, 85], відзначено, що: 

- запізнення закриття і відкриття клапанів збільшуеться при збільшенні куто-

вої швидкості обертання кривошипа ю , що веде до зменшення коефіціента подачі 

і і погіршення умов роботи насоса в цілому; 

- необхідно більш точно визначати значення коефіціента подачі 17() і відпові-

дно ККД насоса в залежності від ю і діаметра поршня d. 

У роботі [89] відзначено, що: 

- кути запізнення, які зумовлені стисканням і розширенням розчину, знижу- 
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юТь  коефіціент  подачі  насоса  

- при  збільшенні  кутової  швидкості  обертання  кривошипа  сО  збільшуються: 

максимальна  висота  підйому  тарілки  н 	швидкість  ії  посадки  на  сідло  і , кут  

запізнення  посадки  грз„ і  перепад  тиску  на  тарілці  ЛР. Тому  слід  обмежувати  гд  

умовами  відсутності  кавітації  і  зворотніх  перетоків  (стуку); 

- при  збільшенні  тиску  нагнітання  Р  і  величини  шкідливого  об' ему  гідравлі- 

чної  частини  V11h_ значно  зростають  кути  запізнення  відкриття  вхідного  та  вихід-

ного  клапанів  внаслідок  стискання  розчину, а  кути  запізнення  посадки  тарілок  

клапанів  змінюються  не  суттево; 

- висота  підйому  тарілки  не  залежить  від  величини  робочого  тиску; 

- зменшення  маси  тарілки  (допустиме  за  умовою  забезпечення  необхідної  мі-

цності) не  впливае  на  нормальну  роботу  бурового  насоса, а  тільки  при  значному  

збільшенні  маси  виникають  зворотні  перетоки  і  спостерігаеться  робота  клапана  з  

стуком. Збільшення  маси  тарілки  досліджуваного  вихідного  клапана  в  2 рази  при-

зводить  до  незначного  збільшення  кутів  запізнення  закривання  клапана  і  швидко-

сті  посадки  тарілки. При  подальшому  збільшенні  маси  тарілки  виникають  стуки. 

Стук  вхідного  клапана  появляеться  при  збільшенні  маси  у  8 раз, хоча  кути  закри- 

вання  і  максимальна  величина  висоти  підйому  тарілки  майже  не  змінюються. До-

сліджено, що  при  значному  збільшенні  маси  тарілки  виникае  кавітація; 

- жорсткість  пружини  клапана  слід  вибирати  по  можливості  мінімальною, 

оскільки  при  їі  збільшенні  чи  зменшенні  майже  не  змінюеться  траекторія  руху  та-

рілок  вхідного  та  вихідного  клапанів  і  кути  запізнення  закривання  та  відкривання, 

але  значно  змінюеться  перепад  тиску  4Р  на  кожній  з  них; 

- зменшення  сили  попереднього  підтиснення  пружини  F0 до  значення  мен- 

шого  від  оптимального  веде  до  різкого  збільшення  кутів  запізнення  посадки  тарі-

лок  та  відкривання  клапанів, збільшення  максимальних  висот  їх  підйому, швидко-

еті  їх  посадки  і  перепаду  тиску  на  вхідному  клапані. 

При  збільшенні  г. , d і  в' ізкості  розчину  максимальна  висота  підйому  

тарілки  h,y,~x також  збільшуеться  [45, 78]. При  незадовільній  роботі  насоса  крива  
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руХу  тарілки  значно  змінюеться  і  мае  явно  виражений  коливальний  характер, при  

цьому  h»>(, зростае, хоча  на  початку  і  в  кінці  характер  кривої  майже  не  змінюеть- 

ся. Згідно  досліджень, проведених  в  інституті  ім. Баумана, швидкість  посадки  та-

рілки  конічного  клапана  hno. = (50 - 300) ninik , a при  більших  і  значеннях  вини- 

кають  стуки. Зміна  ціеї  швидкості  визначаеться  за  формулою: h; = 0.0067 • иг  

[45]. При  роботі  насоса  клапани  закриваються  із  запізненням, що  негативно  впли-

вае  на  коефіціент  подачі  насоса. Чим  більші  кути  запізнення  закривання  клапанів, 

тим  коефіціент  подачі  r7o нижчий. Крім  того, кути  запізнення  закривання  та  від- 

кривання  клапана  впливають  на  його  довговічність. 

У  роботі  [78] приведено  дійсні  діаграми  руху  тарілок, з  яких  видно, що  та-

рілка  піднімаеться  на  початку  свого  ходу  на  граничну  висоту  нгран  > нтах  • Відкрит- 

тя  одного  клапана  проходить  з  додатковим  запізненням  після  закриття  іншого. 

Піднімання  тарілки  на  граничну  висоту  нгран  зумовлено  відкриттям  із  запізненням  

і  внаслідок  ії  інерційності  вона  рухаеться  з  можливим  відривом  від  потоку. Від-

значено, що  жорсткість  пружини  не  суттево  впливае  на  висоту  нграН, а  сила  попе- 

реднього  підтиснення  пружини  мае  значний  вплив  і  висота  нгран  може  збільши- 

тись  майже  у  2 рази  в  порівнянні  з  нтах  . Стук  клапанів  присутній  при  будь-яких  

режимах  роботи  насоса, тому  границя  умови  роботи  без  стуку, як  така, відсутня. 

Для  запобігання  руйнування  клапана  слід  обмежувати  швидкість  посадки  тарілки  

на  сідло  

У  результаті  експериментальних  досліджень  [90, 93] доведено, що  наявність  

шкідливого  об' ему  V в  гідравлічній  частині  призводить  до  появи  значних  кутів  

запізнення  відкривання  і  посадки  тарілки, що  веде  до  зменшення  коефіціента  по-

дачі  ~а  . Негативна  дія  шкідливого  об'ему  V збільшуеться  зі  збільшенням  швид- 

кохідності  насоса. Для  покращення  умов  роботи  насоса  рекомендовано  викорис-

товувати  підпірний  насос. 

Згідно  досліджень  Краусса  [86]: 

клапани  відкриваються  і  закриваються  із  запізненням, причому  один  клапан  
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BlKPF1BaCTBC51 uipay HiCII5J 3KHTT51 iHmor'o; 

- CTYK BHXLLIHOFO K1T11 3B)KLIH C14JIEbH1LIIHII BIg CTYKY BxiHoro; 

- ip11 HOpMaJTIJDHIFI po60Ti h 0  = 000 - 120) mm1c , a ripn h,c0 = 130 ivz/c riornia- 

CTbc5 CH1ThH14H CTyK; 

THCK HaFHiTaHHT He BHJTHBC HaBeJT141414HY BHCOTH h,ijc  i CTYKH BHXLLHOFO KilanaHa; 

- JJT5T 3MeHffleHH1 BUCOTH 3BHCHH51 T1JT1KH Hag C1JJIOM h0  CJT1,L1 B14KOJ4CTOBBTH 

MCHIIJ a<OpCTKY HpyKHHy 36 l'Jlbl-UOIO  CHJIOIO ii noriepeoro HLLIJHCHeHHM; 

- MaKCHMbHa BHCOT Hi.LHOMy TapiJTIKH Hag C1JUTOM hmax 3JT)K14Tb BLL  xapaKTepHC- 

111K npKHHH, r-eoMeTpiI Tap1JTKH, 11 MaCIl i lloaqi Hacoca Q. 

Y pe3yJmTaTi ,roc.JTEiL)KeHb, IIHBJHHX B pO6OTi [86], BcTaHoBJIeHo: 

- THCK HaI'HITaHH5I P He BHJIHBC Ha T€KTO1IO pyxy TapiJTKH, TOMY aBTOp iipo-

BO)IHTb CBOI JOCJ11JJ)KHH51 HH HBJTHKHX THCKaX; 

- KJI1HHH Kpauje ripawoiom 3 H)KHHOIO MeIlmol )fCOpCTKOCT1 i ilpil 6illbmuii 

CHill ii rioriepegHbOF0 H1,LTHCHeHH51, H1)1( 3 II)KHHMH BenIlKol K0pCTK0CTi i HeBenIl-

KO}O CHJIEOTO nonepe,LHJoro HiT14cHeHHs1; 

- ,LJ1M ecniyaaun Hacoca 3 BJ1HK14MH 3Ha'1eHH51MH xiaCTOTH XOLUB [IOHJH5I fl 

Clig 36uTbmyBaTJ4 i KopcTKicm, i CHJIEy nonepeoro ni)T14cHeHH51 Hpy)KHHH. 

Y po60-ri [87] HH gocjiizjweHHi KJTaHaHiB HOLHHBHX 6ypoB14x HaCOCiB Y8-6M i 

YHBT-800 Bi3HaqeHo, 1110  KOe4JiUiCHT noaqi 170  31 3MHLUHH51M )KOpCTOKOCTi Hpy- 

)KHHH TK 3MeHmycmc5I. OIITHMaJIbHe 3HHH31 TfC0pCTK0CTi H?KHHH BeJe O 3MeH-

IIIeHH5I fflB14KOCT1 pyxy P03T414HY B fl1J114Hi KiiaiTaHai B1JUT1OB12HO O 3MHll1CHH51 3H0-

llIyBaHHsI IlOFO JeTaJTeH. 

Y po60Ti [38] L1Jl5i THH0PH1HB0FO 6ypoBoro Hacoca 3 ,JluaMeTpoM 1IOI1IH5I 

-1 	 . 	. 	. 	 -I 
= l4Ooit, ,OB)KHHOTO xo,y 300 ,14m 1 qCTOT1 XO)1B n = 120 X6 

MaKCHMaJThHa BHCOT nl,2HoMy Tfl1KH h177  = 15MM. 

Y po60Ti [16] Bi,L3HaqeHo, 1110 HpaBHHBHHII BH6ip II){CHHIT KiiaiiaHa Mac BeJTIHKe 

3HaT-leHHA LU151  3a6e3neeHH5I HopMaJmHol p060TH Hacoca. 3rijHo ,TocJTujKeHb, ripoBe-

)leHnx 4npMoIo TRW Mission, HH OHTHMJTbHHX 3Ha'-IeHHIX napaMeTpiB H)KHHH BIT-

Cola HiJIHOMy TapinKIl, HH 36nmmeHHi KyTOBOI JIIB14JIKOCT1  KHBOIIJHH CD, 3pocTac. 
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максимальна  висота  підйому  тарілки  вихідного  клапана  h менша  ніж  вхідного. 

Зменшення  сили  попереднього  підтиснення  пружини  Fo нижче  оптимального  вже  

при  незначних  значеннях  го  викликае  стуки  клапана  і  при  збільшенні  () робота  

насоса  стае  недопустимою. В  результаті  досліджень  виявлено  вплив  розмірів  кла-

пана, його  форми, маси, характеристик  пружини  на  кут  запізнення  посадки  таріл-

ки. Крім  того, показано, що  при  підвищенні  со  необхідно  збільшувати  жорсткість  

пружини, а  з  підвищенням  потужності  насоса  необхідно  використовувати  пщпір  

на  вхідній  лінії. Тиск  підпору  слід  збільшувати  для  підвищення  коефіціента  пода-

чі  насоса  7 . 

У  [88] рекомендовані  максимальна: висота  підйому  тарілки  15.3 мм, швид-

кість  посадки  тарілки  на  сідло  0.43 м/с. 

Масу  насоса  визначають  такі  його  параметри, як  діаметр  поршня  d, дов- 

жина  його  ходу  S , кутова  швидкість  обертання  кривошипа  го  , тиск  нагнітання  

насоса  Р  , шкідливий  об' ем  Vu~k . Від  цих  параметрів  залежить  також  розмір  (но- 

мер) клапана, його  параметри  і  характеристики  пружини. Тому  основна  задача  

при  проектуванні  нових  насосів  - це  поеднання  цих  параметрів  так, щоб  забезпе-

чити  мінімальну  масу  насоса  (максимальну  швидкохідність) при  нормальній  ро-

боті  клапанів. 

У  [б3] досліджено, що  при  збільшенні  діаметра  тарілки  і  кута  конусності  

тарілки  В, кути  запізнення  закривання  клапана  відчутно  збільшуються. Від  кутів  

запізнення  закривання  і  відкривання  клапанів  залежить  нормальна  робота  насоса, 

коефіціент  подачі, границя  виникнення  стуку. Запізнення  відкриття  клапана  біль-

ше  ніж  запізнення  його  закриття  іноді  в  декілька  раз. Кут  запізнення  закривання  

клапанів  досліджували  на  стендових  випробуваннях  насоса  НБ-45-320-б00. Вста-

новлено, що  запізнення  закриття  залежить  від  конструктивних  параметрів: діаме-

тра  тарілки  клапана  д~~, кута  робочих  поверхонь  деталей  клапанного  вузла  В  і  не  

залежить  від  висоти  підйому  тарілки  h , діаметра  поршня  d, характеристик  пру- 

жини, тиску  на  виході  насоса  Р. Тобто, для  кожного  типу  клапана  даний  кут  е  по-

стійним. Згідно  досліджень  найменше  значення  кута  запізнення  посадки  спостері- 
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гаеться при куті опорних поверхонь деталей клапанного вузла ,3 = (15 - 30)° і при 

збільшенні діаметру тарілки він збільшуеться. Оптимальним е кут /8 = (15 - 30)°, 

оскільки при такому куті найменший гідравлічний опір проходженню розчину і 

мінімальні кути запізнення посадки тарілки, тобто максимальний гідравлічний 

ККД насоса. У клапані з плоскою тарілкою виникають великі втрати при зміні на-

пряму потоку розчину при вході і виході з щілини клапана, а при збільшенні кута 

конусності більше 300 зменшуеться сама щілина, що також призводить до збіль-

шення опору клапана. Це приводить до вибору оптимального кута ,= (15 - 30)°. 

У роботі [91 ] автор визначав швидкість розчину в щілині клапана v1C~, подав 

графіки залежності h, h від часу. Досліджено, що під час роботи клапанного вузла 

існуе момент, коли у1С{ > 0, хоча поршень уже починае хід всмоктування (змінюе 

НапрЯМОК руху). При пОдаЛЬШОМу руСі поршня ШВИДКІСТЬ розчину в ЩіЛИНі Змі-

нюе знак (v111 < 0), що е негативним, оскільки починаються зворотні перетоки. 

У роботі [92] досліджено, що збільшення коефіціента подачі насоса при збі-

льшенні величини підпору проходить внаслідок кращого заповнення циліндра. 

Об'ектом досліджень були вибрані клапани 	5-95 мм, які досліджувались при 

різних значеннях тиску нагнітання Р, подачі Q, частоти ходів поршня и і довжини 

ходу поршня Ѕ. При цьому відзначено, що найкраще працюють конічні тарілчасті 

клапани зі сферичною формою профілю манжети. При моделюванні роботи кла-

пана з врахуванням його маси отримували нестабільні результати розв'язку, тому 

автором досліджувалась робота клапанних вузлів без врахування маси тарілки. 

Відзначено, що ймовірно маса тарілки під час роботи насоса компенсуеться яко-

юсь гідродинамічною складовою, яку ще необхідно визначати. 

При миттевому збільшенні подачі розчину, який проходить через клапан, в 

силу інерційності тарілки, клапан відкриваеться із запізненням, тому що тиск пе-

ред тарілкою різко збільшуеться [73]. Після цього клапан різко відкриваеться і пе-

ред клапаном відбуваеться різке зниження тиску, тому тарілка може рухатись в 

зворотному напрямку. Для виключення попадання тарілки в резонансний режим 

сЛід уникати режимів, при яких власна частота тарілки буде рівною частоті збу- 
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Джуночих  ефектів  та  частоті  пульсації  розчину  в  гідравлічній  частині. При  резона-

нсі  виникають  значні  коливання  тиску  в  усій  гідравлічній  частині. 

Оскільки  більшість  досліджень, які  подані  вище, проводились  або  на  реаль-

но  працюючих  бурових  насосах  певних  конструкцій, або  за  допомогою  математи- 

чних  моделей, в  яких  не  враховувались  багато  важливих  факторів, то  використо-

вувати  результати  таких  досліджень  для  нових  конструкцій  не  завжди  виправда-

но. Такі  дослідження  можуть  бути  використані  хіба  що, для  порівняння  характеру  

зміни  певних  параметрів. Слід  відмітити, що  проведені  попередні  дослідження  мі-

стять  цінну  інформацію  для  майбутніх  досліджень, оскільки  роботи  проведені  на  

високому  технічному  рівні, а  отримані  результати  дозволяють  краще  зрозуміти  

процеси  та  особливості  роботи  бурових  насосів, і, зокрема, його  клапанних  вузлів. 

1.5. Аналіз  існуючих  методик  розрахунку  та  математичних  моделей  опису  

роботи  клапанних  вузлів  

Вдосконалення  конструкції  складових  гідравлічної  частини  та  покращення  

показників  роботи  поршневих  бурових  насосів  е  найважливішою  проблемою  на-

сособудування. для  визначення  технічних  характеристик  нових  конструкцій  бу-

рових  насосів  проводиться  цілий  ряд  складних  експериментів, що  вимагае  знач-

них  затрат  часу  та  коштів. Одним  із  шляхів  зменшення  витрат  на  проектування  та  

дослідження  поршневих  бурових  насосів  е  моделювання  роботи  клапанів  порш-

невого  бурового  насоса  і  на  його  основі  дослідження  техніко-економічних  показ-

ників, таких  як: ККД  та  коефіціент  подачі  насоса  при  різних  режимах  роботи  [94]. 

Ці  показники  в  значній  мірі  залежать  від  ефективності  роботи  клапанних  вузлів. 

Тому  для  вивчення  особливостей  та  покращення  характеристик  роботи  клапанних  

вузлів  необхідно  вдосконалити  існуючі  математичні  моделі  опису  їх  роботи. 

На  даний  час  відома  велика  кількість  різних  математичних  моделей  робо-

ти  самодіючих  клапанних  вузлів  поршневих  насосів  [65, 86, 89, 90, 92, 93, 95 - 98] 

(див. додаток  В  ). Але  вони  не  в  повній  мірі  відображають  сукупність  фізичних  
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процесів, які  проходять  у  клапанному  вузлі  поршневого  насоса  під  час  його  робо- 

ти. Ці  моделі  потребують  значної  кількості  експериментальних  даних  та  містять  

рЯд  суттевих  припущень. Для  використання  цих  моделей  при  створенні  нової  

конструкції  клапана  чи  інших  елементів  гідравлічної  частини  необхідно  проводи- 

ти  цілий  ряд  складних  експериментів, які  не  завжди  чітко  і  однозначно  відобра-

жають  реальні  процеси  роботи  насоса. 

У  [9, 11, 20, 23 - 25, 30, 31, 36, 39, 40, 45, 51, 78, 99 - 108] приводяться  ме-

тодики  розрахунку  роботи  клапанів, в  яких  ще  на  початку  виведення  формул  ма-

тематичної  моделі  опису  руху  тарілки  закладені  неточності, зокрема: постійність  

коефіціента  витрати  клапана  ,и, що  не  в  повній  мірі  відображае  реальний  фізичний  

зміст  даного  коефіціента  та  не  відповідае  результатам  проведених  експеримента-

льних  досліджень  [31, 87, 109 - 112]; часто  не  враховуеться: гідродинамічна  сила  

(окрім  [20]); сила  тертя  (окрім  [100, 107]); стискання  розчину  та  домішок  повітря; 

наявність  зворотніх  перетоків; сумісна  дія  вхідного  та  вихідного  клапанів; наяв-

ність  підпору, приведена  маса  розчину  до  тарілки. Згідно  даних  методик  початко-

ва  швидкість  руху  тарілки  рівна  максимальній  величині, що  суперечить  дійсності. 

Тому  такі  задачі  за  спрощеною  математичною  моделлю  вирішуються  аналітично, 

але  результати  їх  розв'язання  не  адекватні  до  результатів  експеримента  [44, 50]. 

Дані  методики  в  основному  базуються  на  теорії  і  математичній  моделі  роботи  

клапана  запропонований  Бергом  [95]. 

Автори  [20, 23, 24, 31, 39, 45, 51, 78, 99, 102, 105, 106] за  критерій  нормаль-

ної  роботи  клапанів  поршневих  насосів  рекомендують  використовувати  критерій  

відсутності  стуку, запропонований  проф. Куколевським  І. І. ще  в  1906 році. Нор-

мальна  робота  клапанів  описуеться  емпіричною  залежністю: 

У~• 12уп  <_ С, 	 (1.1) 

це  С  - коефіціент, який  знаходиться  з  експериментальних  досліджень. За  проф. 

Куколевським  І. І. С  = 650 [ 106]; 

п  - частота  ходів  поршня, хв-'; 

- максимальна  висота  підйому  тарілки, мм. 

Всі  подальші  дослідження  нормальної  роботи  клапанів  базувалися  на  вико- 
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ристанні  даного  критерію, але  значення  С  отримувалось  різне  [85]. Так, за  Клей- 

уом  С  = 400 — 800 (1907 рік) [78, 86], Рідлером  С  = 400 — 500 (1913 рік) [78], Кра-

уссом  С  = 950 — 1150 (1935 рік) [78], Карапетяном  Г.Б. С  = 800 — 1000 (1960 рік), 

в  [20, 23, 87] С  = 800 — 1000, в  [45] С  = 700 — 1000, за  даними  ВНІІнафтомашу  [31, 

39] С  = 1200 — 1300, за  [43] С  = 1350. Мінімальні  значення  С  слід  використовува-

ти  для  води, а  максимальні  — для  більш  в'язких  рідин  (бурових  розчинів). 

Використовують  і  інші  емпіричні  залежності  визначення  умови  роботи  кла-

панів  без  стуку. Берг  пропонуе  використовувати  умову  h0 < 0. 004 • d, [24, 30, 36, 

86]. За  Швелером  С  = 750 

 

GK,7 + У11 С1К  

 

( G,~ , Rтах  — вага  тарілки  і  сила  пружини  

   

 

Gk~ 

 

відповідно), за  даними  ВНДІгідромаша  [26, 78, 102, 113] С  —  
4000 , де  

т1с 
 = 

Јmf 

М  

с 	 f' 

де  М— маса  рухомих  частин  клапанного  вузла, f — площа  прохідного  отвору  сідла  

[78] (даний  критері  С  можна  використовувати  для  води, але  при  використанні  

в'язких  розчинів  спостерігаеться  збільшення  значення  даного  критерію  в  1.2 — 2 

рази  і  при  цьому  стуків  не  виникае. Це  зумовлено  відмінностями  конструкцій  

клапанів  і  пом'якшенням  посадки  тарілки  на  сідло  при  наявності  гумового  ущіль-

нення  [26]). 

У  своїх  дослідженнях  [26] автор  прийшла  до  висновку, що  для  насосів  

НБ120/40, НБ25/16, НБб3/40, НБ320/63 можна  забезпечити  п  hn1 = 3000 при  за-

довільній  роботі  клапанів. 

За  [9] стуку  не  виникае  при  швидкості  посадки  клапана  h ; = 0.08 - 0.13 м/с  

для  тихохідних  насосів, і  h ~~ос  = 0.2 м/с  для  швидкохідних. 

Підвищення  даного  критерію  С  за  останні  роки  викликане  більш  детальни-

ми  дослідженнями  посадки  тарілки  на  сідло, а  саме: встановлено  наявність  демп-

фуючого  шару  розчину  між  тарілкою  та  сідлом  в  момент  ії  посадки. Тому  Айра-

петов  Л. С. [40, 41] пропонуе  ввести  додатковий  коефіціент  Кс, який  характеризуе  

наявність  цього  шару  розчину  
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(1•2) 

— площа  опорної  і  ущільнюючої  поверхонь  тарілки; 

площа  верхньої  поверхні  тарілки. 

Автор  стверджуе, що  якщо  забезпечуеться  умова: К, > 0.5 - для  роботи  на  

воді  та  К  > 0.4 - для  роботи  на  в' язких  розчинах, стуки  клапана  не  виникають. 

Критерій  відсутності  стуку, запропонований  Айрапетовим, перевірявся  на  

конструкціях  клапанів  за  умов  їх  роботи, які  були  і  в  попередніх  дослідників. Пе-

ревірка  підтвердила  чисельні  значення  коефіціентів  С  попередніх  дослщників, 

результати  яких  апроксимуються  прямою  залежністю: 

У~ нп~пх  <_ 11 7+ 19О6 К~. 	 (1.3) 

Цю  умову  автор  використовуе, як  умову  відсутності  стуку  клапана  при  К  < 0.4. 

У  сучасних  потужних  бурових  насосах  використовуються  клапанні  вузли, в  

яких, зазвичай, К~ >_ 0.5, тому  небезпеки  виникнення  стуку  не  виникае. Виникнен-

ня  явища  стуку  більш  ймовірне  в  насосах  невеликої  потужності, в  яких  значення  

К~ невелике  [40, 41]. 

Причина  отримання  різних  числових  значень  С  зумовлена  відмінністю: ме-

тодик  дослідження  виникнення  стуку; конструкцій  клапанів, гідравлічних  частин, 

режимів  роботи  та  умов  проведення  експериментів; визначення  появи  стуку  на  

слух. Тому  даний  критерій  може  бути  використаний  тільки  для  дослідних  конс-

трукцій  насосів  та  певних  умов  їх  роботи. 

Оцінка  виникнення  стуку  клапана  — це  суб'ективний  критерій, оскільки  не  

стук  клапана  призводить  до  його  виходу  з  ладу, а  сила  удару  тарілки  об  сідло. 

При  незначній  cuni удару  напруження, які  при  цьому  виникають, менші  допусти-

мих, що  не  призводить  до  виникнення  пластичних  деформацій  і  руйнування  дета-

лей  клапанного  вузла  (виникають  пружні  деформації). Отже, критеріем  нормаль-

ної  роботи  клапана  повинен  бути  критерій  допустимої  швидкості  посадки  тарілки  

на  сідло, при  якій  нормальні  і  дотичні  напруження  (еквівалентні  напруження), які  

виникають  при  посадці  тарілки  на  сідло, менші  допустимих. 

Одним  з  критеріїв  нормальної  роботи  поршневого  насоса, який  використо- 



36 

Вуеться  і  в  даній  роботі, запропонований  Зайцевим  В.І. [86], е  критерій  відсутності  

3Воротніх  перетоків: у1,~ > 0 (дР  > 0, Q,, < Qh), де  у,, — швидкість  розчину  в  щілині  

клапана, 4Р- перепад  тиску  на  тарілці, Qn — подача  розчину  зумовлена  рухом  по-

ршня, Q,, — подача  розчину  зумовлена  рухом  тарілки  (поправка  Вестфаля). При  

цьому  в  момент  посадки  тарілки  на  сідло  клапана  між  їх  робочими  поверхнями  

наявний  шар  розчину. В  цьому  випадку  відбуваеться  демпфування  посадки  таріл-

ки  на  сідло. Даний  критерій  відображае  кількісну  сторону  процесу, що  проходить  

при  посадці  тарілки  на  сідло. При  дотриманні  умови  ищ  > 0 (ZIP > 0, Q„ < Qk): по-

дача  розчину  зумовлена  рухом  тарілки  Qh (поправка  Вестфаля) більша  за  подачу  

розчину  зумовлену  рухом  поршня  Q,,. У  результаті  чого  надлишок  розчину  (різ-

ниця  між  цими  подачами, тобто  Q„, = Qx - Qn) немае  іншого  виходу, аніж  через  

щілину, тобто  цей  надлишок  розчину  витісняеться  в  нагнітальну  лінію  і  при  цьо-

му  величина „у  додатня, що  свідчить  про  відсутність  зворотніх  перетоків. При  не-

виконанні  ціеї  умови  проходять  зворотні  перетоки  розчину  з  об' ему  над  клапаном  

в  об'ем  під  клапан, що  зменшуе  дійсну  подачу  насоса, а  відповідно  і  коефіціент  

його  подачі. 

На  основі  аналізу  критеріїв  нормальної  роботи  клапанів  і  насоса  можна  

зробити  висновок, що  при  моделюванні  сумісної  роботи  клапанів  поршневого  бу-

рового  насоса  слід  використовувати  наступні  критерії  нормальної  роботи: 

критерій  нормальної  роботи  гідравлічної  частини  бурового  насоса: 

відсутність  зворотніх  перетоків  в  щілині  клапана  (v > 0 (дР> 0, Q, <Qh)); 

- критерій  нормальної  роботи  клапанного  вузла: критерій  відсутності  сту- 

ку, запропонований  Айрапетовим  (п  • h„, s 117+ 1906 • К(. при  К~. < 0.4, 

якщо  К, > 0.4 стуку  не  виникае) або  критерій  допустимої  швидкості  по-

садки  тарілки  на  сідло  клапана  (перевірка  умови  за  допустимими  напру-

женнями, які  виникають  при  посадці  тарілки  на  сідло). 

На  основі  критерію  п  • hр,а,, s С  базуються  ряд  методик  розрахунку  клапа-

нів  поршневих  насосів  [20, 23 — 25, 31, 40, 87, 99, 105, 106]. В  цих  методиках  після  

вибору  величини  максимальної  висоти  підйому  тарілки  hn, , за  критеріем  відсут- 
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ності  стуку  підбираються  конструктивні  параметри  клапанного  вузла  такі, як: ді-

амеТР  тарілки, пружини  та  їі  характеристики  за  розрахунковими  формулами  еле-

ментарної  теорії  руху  клапана, запропонованої  Бергом  [95] та  розрахунковими  

формулами  з  курсу  "Деталі  машин". При  цьому  коефіціент  витрати  клапана  ви- 

значаеться  експериментально  чи  з  графіка  залежності  коефіціента  витрати  від  без-

розмірного  параметру  А, який  характеризуе  відношення  площі  щілини  клапана  до  

fц   
плоцІі  сідла  А  = 	. Даний  параметр  приймають  рівним  0.2 - 0.3, що  відповідае  

С  

коефіціенту  витрати  ,іі  = 0.83 - 0.7 або  приймають  при  розрахунках  коефіціент  

витрати  клапана  постійним  [9, 20, 30, 103, 104, 114, 115], рівним  0.8 - 0.9 [73, 78, 

99], 0.75 - 0.8 [74], 0.7 [89], 0.57 [ 101, 116, 117], 0.52 - 0.56 [ 102]. Значення  ,іі  ви-

бирають  для  h,,,«, . 

Розглянуті  методики  е  наближеними  і  не  можуть  бути  використані  при  про-

ектуванні  нових  конструкцій  і  дослідженні  роботи  клапанів  високопродуктивних  

поршневих  бурових  насосів, до  яких  ставляться  підвищені  вимоги, тому  що  вони  

не  враховують  згаданих  вище  факторів  і  те, що  насправді  ,јi f(h). 

Коефіціент  витрати  клапана  - це  відношення  дійсної  витрати  розчину  через  

щілину  до  теоретичної, або  визначаеться  як  и  = Е  • гр  , де  є  - коефіціент  стиску  

струменя  потоку, гр  - коефіціент  швидкості  [117 - 121] . Також, і  =  1  [73, 99, 

104, 105, 109, 112, 116, 117], де  - коефіціент  місцевого  опору  клапанного  вузла, 

який  залежить  від  конструкції  клапанного  вузла, висоти  підйому  тарілки, умов  

роботи  насоса, параметрів  розчину  та  визначаеться  експериментально. Коефіціент  

місцевого  опору  клапанного  вузла  - це  відношення  втраченого  напору  до  швидкі-

сного  напору  [ 10, 73, 122]. Місцеві  втрати  енергії  зумовлені  доланням  потоку  роз-

чину, так  званих, місцевих  гідравлічних  опорів, тобто  місцевих  змін  форми  та  

розмірів  русла  (поворотом, звуженням  та  розширенням  струменя), які  викликають  

Деформації  потоку. При  цьому  змінюеться  швидкість  руху  і, зазвичай, виникають  

крупні  вихори. Ці  вихори  утворюються  в  гідравлічній  частині  у  місці  відриву  по- 
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гоку  від  стінок  і  являють  собою  області, в  яких  частинки  розчину  рухаються  в  ос-

ноВному  по  замкнених  кривих  [ 10]. Коефіціент  опору  визначаеться  в  результаті  

експерилтента  чи  за  емпіричними  формулами  [103, 122, 123]. На  практиці  дослі- 

дження 	проводяться  рідко, тому  значення  цих  коефіціентів  наближено  визна- 

чають  за  емпіричними  формулами. За  дослідженнями  [30] значення  перепаду  тис-

ку  zIP збільшуеться  зі  збільшенням  маси  рухомих  частин  клапана, сили  пружини  і  

плогці  щілини  клапана. Важливим  і  мало  дослідженим  питанням  розрахунку  кла-

панів  е  визначення  і  і , як  змінних  величин. 

У  [ 10, 122] досліджено, що  для  насадок  значення  коефіціента  витрати  ,и  < і, 

а  для  дифузора  (конусної  розширюючої  насадки) яким, на  думку  автора, можна  

вважати  за  певних  умов  щілину  клапана, його  значення  може  бути  ,u > 1 

(,и  =1 — 2.4 — при  розрахунку  за  мінімальною  площею  дифузора). При  цьому  у  ву-

зькому  місці  утворюеться  значне  розрідження  розчину, тому  його  розхід  значно  

збільшуеться  і  спостерігаеться  підсмоктування  розчину. 

У  [ 10, 117] встановлено, що  коефіціент  витрати  u залежить  від  числа  Рей-

нольдса  Re. Критичне  число  Рейнольдса  для  щілини  клапана  ReKp = 260. Місцеві  

опори  сприяють  турбулізації  потоку, тому  критичне  значення  Rekn різне  для  різ-

них  конструкцій  клапанних  вузлів. Оскільки  в  досліджуваних  клапанах  рух  роз-

чину  турбулентний, то  Re не  суттево  впливае  на  ,и. Автором  подаеться  залежність  

= f(Re) і  відзначено, що  для  приблизних  розрахунків  можна  приймати  = 2 — 3. 

Хоча  автори  [23, 31, 40, 51, 73, 78, 89, 90, 101, 102, 105, 106, 109, 116, 124] 

подають  результати  досліджень  коефіціента  витрати  клапана, як  змінної  величини  

зі  зміною  висоти  підйому  тарілки, який  залежить  від  конструкції  гідравлічної  час-

тини, умов  роботи  насоса, параметрів  розчину, але  при  розрахунках  роботи  кла-

пана  використовують  значення  цього  коефіціента  як  постійної  величини. В  цих  

дослідженнях  ,u < І. За  даними  МВТУ  ім. Баумана  [45] для  клапанів  діаметром  

112 та  130 мм  може  бути  ,u > і, причому  значення  ,u спочатку  зростае, а  потім  
Зменшуеться. 

Розбіжність  результатів  експериментальних  досліджень  ,u = f (h) , проведе- 
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ними  нами  (див. розділ  3) і  представленими  в  роботах  [99, 111], очевидно  зумов-

лена  Проведенням  експериментів  на  різних  конструкціях  клапанів  та  при  викорис- 

танні  неоднакових  умов  роботи  цих  клапанів. 

Більшість  вчених, які  досліджували  роботу  самодіючих  клапанів, отримува-

ли  залежності  ,и  = f(h) чи  = f(h) для  певних  конструкцій  клапанів  при  проведен-

ні  натурного  повномасштабного  експеримента. Результати  досліджень  пропону-

ються  використовувати  для  клапанів  подібних  конструкцій. Вони  намагалися  

отримати  універсальні  емпіричні  залежності  для  визначення  даних  коефіціентів. 

Так, в  роботах  [9, 30, 45, 86, 99, 102, 105, 111, 122, 123, 124] приведено  емпіричні  

формули  та  графіки, що  можуть  бути  використані  при  дослідженні  роботи  геоме-

трично  подібних  клапанів. Встановлено, що  на  значення  ,и  та  впливають  і  рео-

логічні  властивості  бурового  розчину. Згідно  досліджень  [30, 121] коефіціент  ви-

трати  клапана  ,и  при  однаковому  значенні  висоти  підйому  тарілки  h для  води  бі-

льший, ніж  для  глинистих  розчинів, а  коефіціент  опору  — навпаки. При  збіль-

шенні  густини  р, в'язкості  v та  динамічних  напружень  зсуву  т  бурового  розчину  

коефіціент  витрати  клапана  ,и  зменшуеться. При  цих  дослідженнях  залежність  ко-

ефіціента  ,и  визначалася  не  від  висоти  h, a від  безрозмірного  параметра  А. Далі  

робився  висновок  про  можливість  використання  даного  параметра  для  конструк-

тивно  подібних  клапанів, хоча  окрім  діаметра  тарілки  більше  ніяких  конструктив-

них  параметрів  клапанного  вузла  не  подано. Емпіричні  формули, які  подано  авто-

рами  цих  праць, також  е  сумнівними, оскільки  на  коефіціент  д, крім  геометрії  та-

рілки, впливають  ще  й  інші  параметри: конструкція  гідравлічної  частини, геомет-

рія  хрестовини  сідла, домішки  газів  в  буровому  розчині  тощо. В  [ 121 ] відзначено, 

що  при  досягненні  певного  значення  4 або  h, вигляд  графіків  залежності  ,и  від  цих  

параметрів  стае  пологим  і  д  змінюеться  незначно, при  цьому  д  < 1 на  всьому  діа-

пазоні  зміни  А. 

Також  не  можна  приймати  даний  коефіціент, як  постійну  величину, оскіль-

ки  тоді  він  не  буде  достовірно  характеризувати  умови  роботи  клапана. 

У  роботі  [86] відзначено, що  на  ,и  значно  впливае  конструкція  клапана, осо- 
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бливо  при  малих  значеннях  lr. Посилаючись  на  роботи  Берга, Клейна, Лінднера, 

Баха, Ретушера  автор  відзначае, що  коефіціент  u може  бути  більшим  1 [86, С. 31 -

34]. На  графіку  залежності  ,и  = f(h) спочатку  ,и  різко  збільшуеться, а  при  досяг- 

ненні  максимального  значення  починае  полого  спадати. Графіки, що  подані  авто-

ром, носять  частковий  характер, тому  їх  не  можна  використовувати  для  розрахун-

ків  роботи  бурового  насоса  з  різними  конструкціями  клапанів. У  цій  роботі  також  

відзначено, що  і  ,и  залежать  від  в'язкості  розчину. 

Згідно  [ 125] ,и  описуеться  емпіричною  величиною, яку  необхідно  визначати  

експериментально  для  кожного  типу  клапана  та  умов  його  роботи. 

Результати  досліджень, які  проводились  для  деяких  конструкцій  клапанів, 

подано  в  роботах  [86, 99, 111]. Отримані  результати  свідчать  про  складний  харак-

тер  даного  коефіціента, а  розбіжності  в  результатах  [99, табл. 12] свідчать  про  не-

коректність  проведених  досліджень. 

Характерним  для  всіх  досліджень  е  те, що  при  малих  підйомах  тарілки  кла- 

пана  /і  також  малий, тому  що  при  русі  розчину  через  вузьку  щілину  виникае  вели-

кий  гідравлічний  опір. При  збільшенні  висоти  підйому  тарілки  коефіціент  опору  

щілини  зменшуеться, що  веде  до  збільшення  коефіціента  витрати. При  великих  

значеннях  підйому  тарілки  над  сідлом  потік  розчину  відриваеться  від  конічної  ро-

бочої  поверхні  сідла, що  зумовлюе  стискання  перерізу  потоку  та  веде  до  змен-

шення  коефіціента  витрати  клапана. 

У  результаті  своїх  досліджень  (Краусс, Ліндер, Лутц, Шренк, Попов, Ка- 

раев) [86, 99, 111, 117] прийшли  до  висновку, що  для  малих  висот  підйому  тарілки  

коефіціенти  ,и  та  сильно  залежать  від  конструкції  пари  сідло-тарілка, режиму  

Руху  розчину, розмірів  клапанної  коробки  і  отримати  універсальну  залежність  

І  = f(1) для  різних  конструкцій  клапанних  вузлів  неможливо. 

На  основі  аналізу  проведеного  огляду  можна  зробити  висновок, що  для  ко-

жної  нової  конструкції  клапанного  вузла  та  гідравлічної  частини  насоса  слід  про-

Водити  експерименти, які  б  найкраще  відповідали  умовам  роботи  клапанів  та  на- 

сосів. 

На  основі  проведеного  аналізу  існуючих  математичних  моделей  опису  ро- 
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боти  клапанних  вузлів  можна  зробити  висновок, що  в  переважній  більшості  вони  

опиСУіОТь  роботу  одного  клапана, містять  припущення  про  постійність  коефіціен-

та  витрати  клапана  µ; не  враховують  гідродинамічну  силу, силу  тертя, стискання  

розчину  та  домішок  повітря, можливість  зворотніх  перетоків, сумісну  дію  вхідно-

го  та  вихідного  клапанів, вплив  підпору, приведену  масу  розчину  до  тарілки. 

1 .б. Постановка  задач  досліджень  

Оскільки  на  даний  час  існуе  велика  кількість  різних  конструкцій  поршневих  

бурових  насосів  та  клапанних  вузлів  (див. вище), то  для  їх  правильного  вибору  та  

ефективної  експлуатації  необхідно  встановити  вплив  конструктивно-

кінематичних  параметрів  бурового  насоса  та  його  складових  на  характеристики  їх  

роботи  та  вибирати  оптимальні  параметри  для  конкретних  умов. 

для  вибору  існуючих  конструкцій  клапанних  вузлів  при  заданих  умовах  їх  

експлуатації  (максимальний  тиск  нагнітання), а  також  при  проектуванні  нових  

конструкцій  необхідно  проводити  розрахунки  на  міцність. 

Оскільки  коефіціент  витрати  клапана  описуеться  нелінійною  залежністю, 

тому  його  необхідно  визначати  для  кожної  нової  конструкції  клапана, насоса  та  

умов  його  роботи  за  допомогою  стендових  або  комп'ютерних  експериментів. 

Останнім  часом  спостерігаеться  тенденція  збільшення  кількості  буріння  

глибоких  свердловин  на  нафту  та  газ. У  зв'язку  з  цим  виникае  необхідність  вико-

ристання  нових  потужних, високопродуктивних  бурових  насосів, які  на  даний  час  

в  Україні  не  виготовляють. для  задоволення  ціеї  потреби  необхідно  якісно  та  

швидко, з  мінімальними  затратами, проектувати  нові  конструкції  бурових  насосів  

та  запускати  їх  у  виробництво. Виходячи  з  цього, постало  завдання  змоделювати  

сумісну  роботу  клапанів  поршневого  бурового  насоса  з  використанням  сучасних  

комп'ютерних  технологій  для  більш  якісного  проектування  цих  насосів  і  змен-

шення  кількості  експериментальник  досліджень  при  цьому. 

для  виконання  поставленого  завдання  необхідно  вирішити  ряд  задач: 
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І. Дослідити  процеси  та  явища, які  проходять  в  гідравлічній  частині  буро-

Вого  насоса  під  час  його  роботи, і  їх  вплив  на  умови, характеристики  роботи  кла-

панів, насоса  в  цілому  та  його  коефіціент  подачі. 

2. Створити  математичну  модель  сумісної  роботи  вхідного  та  вихідного  кла-

панів  бурового  насоса, яка  б  якомога  реальніше  описувала  динамічні  процеси  їх  

роботи. 

3. Розробити  алгоритм  розв'язання  рівнянь  математичної  моделі  сумісної  

роботи  клапанів  з  використанням  критеріїв  нормальної  їх  роботи, який  дозволяв  

би  проводити  розрахунки  клапанних  вузлів  та  визначати  характеристики  роботи  

насоса  без  проведення  натурних  експериментів. 

4. Розробити  методики  комп'ютерного  моделювання  для  проведення  розра-

хунків  клапанного  вузла  на  міцність  та  дослідження  коефіціента  витрати  клапана. 

5. Дослідити  залежність  коефіціента  витрати  клапана  від  висоти  підйому  та-

рілки  над  сідлом  1и  = f(h) за  допомогою  як  стендового, так  і  комп'ютерного  експе-

риментів. Перевірити  адекватність  результатів  комп'ютерного  експеримента  до  

стендового  з  метою  використання  першого  для  подальших  досліджень  залежності  

,и  = f(h). Встановити  емпіричні  формули  для  опису  даного  коефіціента  і  

розв'язання  рівнянь  математичної  моделі  сумісної  роботи  клапанів  бурового  на-

соса  за  розробленим  алгоритмом. 

б. Порівняти  результати, отримані  при  дослідженнях  роботи  клапанного  ву-

зла  за  розробленою  моделлю, з  результатами, отриманими  під  час  проведення  на-

турного  експеримента  на  реальному  насосі. 

7. Дослідити  вплив  конструктивних  і  кінематичних  параметрів  бурового  на-

соса  та  його  клапанних  вузлів  на  характеристики  їх  роботи  та  дати  загальні  реко-

мендації  щодо  їх  вибору. 

8. Дослідити  вплив  нелінійної  залежності  коефіціента  витрати  клапана  1u від  

висоти  підйому  тарілки  h на  характеристики  його  роботи. 

Вирішення  цих  задач  приведено  нижче. 
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Висновки  

1. Встановлено, що  конструкція  прямоточної  гідравлічної  частини  поршневого  

бурового  насоса  е  найбільш  досконалою  (насос  УНБТ-950). 

2. проведено  критичний  аналіз  вимог, які  ставляться  до  насоса  та  його  клапанних  

Вузлів, розглянуто  тенденції  розвитку  конструкцій  клапанних  вузлів. Встановле-

но, іцо  на  якість  роботи  бурового  насоса  в  цілому  найбільший  вплив  чинить  робо-

та  гідравлічної  частини, насамперед  їі  клапанних  вузлів. Найбільш  досконалою  

конструкціею  клапанного  вузла, яка  використовуеться  на  даний  час  в  країнах  

СНД, е  конструкція  клапанів  типу  КСК. 

3. Висвітлені  фактори, які  впливають  на  якість  роботи  насоса  і  призводять  до  ви-

ходу  з  ладу  клапанів, серед  яких: сумісна  дія  ударно-абразивного  та  гідро-

абразивного  зношування, кавітація, корозія, неточності  виготовлення  деталей  і  

недотримання  технічних  вимог, защемлення  частинок  вибуреної  породи  тощо. 

Намічені  шляхи  для  зменшення  або  можливості  виключення  дії  цих  негативних  

явищ. 

4. Приведено  напрямки  покращення  конструкцій  клапанних  вузлів. 

5. Оскільки  з  кожним  роком  спостерігаеться  тенденція  зростання  глибин  буріння  

свердловин  на  нафту  та  газ, що  вимагае  використання  нових  потужних  бурових  

насосів, необхідно  розробити  алгоритм  моделювання  сумісної  роботи  клапанних  

вузлів  для  їх  дослідження  при  різних  умовах  експлуатації  насоса. 

б. У  результаті  проведеного  аналізу  існуючих  методик  розрахунку  роботи  кла-

панних  вузлів  встановлено, що  авторами  в  більшості  випадків  не  враховано: сумі-

сну  дію  вхідного  та  вихідного  клапанів, стискання  бурового  розчину, підпір  на  лі-

нії  всмоктування, коефіціент  витрати  клапана  та  гідродинамічну  силу, як  змінних  

по  висоті  підйому  тарілки  над  сідлом, приведену  масу  розчину  до  тарілки. 

7. Сформульовано  постановку  задач  досліджень. 
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Розділ  2 

ТЕррЕТИЧНІ  ДОСЛІДЖЕННЯ  РОБОТИ  ТРИПОРШНЕВОГО  БУРОВОГО  

НАСОСА  

2.1, фізичні  процеси, які  протікають  в  гідравлічній  частині  трипоршневого  

бурового  насоса. Вплив  роботи  клапанів  на  коефіціент  подачі  та  ККД  насоса  

Основні  фізичні  процеси, які  протікають  у  гідравлічній  частині  бурового  

насоса  під  час  його  роботи, і  основні  закони  їх  моделювання  відомі  вже  давно  

[95]. Через  відмінності  в  конструкціях  елементів  гідравлічних  частин  бурового  

насоса, умов  їх  роботи, вони  протікають  по-різному. 

Для  опису  фізичної  моделі  сумісної  роботи  вхідного  і  вихідного  клапанів  

бурового  насоса  розглянемо  більш  детально  процеси  та  явища, які  проходять  в  

його  гідравлічній  частині. 

Оскільки  буровий  розчин  — рідина, то  траекторія  його  руху  описуеться  за-

конами  гідравліки  та  гідродинаміки. 

Основними  характеристиками  бурового  розчину  е: густина, р; в'язкість, і  ; 

швидкість  руху  бурового  розчину, vp; коефіціент  стискання, К; домішки  газів  і  

твердих  включень  (в  %), які  містяться  в  буровому  розчині. 

У  попередніх  розділах  відзначено, що  бурові  розчини, які  використовують-

ся  в  процесі  буріння, мають  різні  значення  p, v, містять  різноманітні  домішки  га-

зової  фази  та  твердої  породи, які  залежать  від  умов  буріння. 

Рух  рідини  описуеться  відомими  законами  та  характеристиками: 

рівняннями  нерозривності  потоку  (постійності  витрати); 

- рівняннями  Бернуллі, Нав'е  Стокса, Вейсбаха. 

- критеріем  Рейнольдса  (Re). 

Рух  бурового  розчину  в  гідравлічній  частині  бурового  насоса  можна  вважа-

ти  нерівномірним  і  турбулентним, тобто  зміна  швидкості  потоку  проходить  від  

одного  перерізу  до  іншого  [86, 89]. 

На  характеристики  руху  потоку  бурового  розчину  впливае  простір, в  якому  
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він  поширюеться, тобто  форма  та  конструктивні  розміри  гідравлічної  частини  бу- 

рового  насоса  і  клапанного  вузла. Найбільший  вплив  на  опір  руху  потоку  бурово-

го  розчину  чинять: тип  гідравлічної  частини; шорсткість  їі  поверхонь; прохідний  

діаметр  клапана  dh.,; кут  конусної  частини  тарілки  та  сідла  ,8; висота  підйому  тарі- 

ЛКИ  h; конструкція  хрестовини  сідла. В  процесі  руху  розчину  виникають  сили  тер- 

тя  між  ним  та  стінками  гідравлічної  частини, рухомими  частинами  клапана. 

Принцип  і  цикл  роботи  вхідного  та  вихідного  клапанів  поршневого  бурово- 

го  насоса  подібні  між  собою. Робота  вхідного  та  вихідного  клапана  взаемо- 

пов'язана. Розглянемо  процес  роботи  клапанів  на  прикладі  вихідного  клапана. 

Вихідний  клапан  відкриваеться  під  діею  тиску  бурового  розчину  на  нижню  

поверхню  тарілки, а  закриваеться  під  діею  тиску  стовпа  розчину, який  знаходить- 

ся  над  тарілкою, під  діею  ваги  тарілки  і  пружини, сили  пружини  та  зусилля  попе- 

редньо  створеного  стисненням  пружини. На  початку  ходу  нагнітання  вихідний  

клапан  відкриваеться  з  запізненням, зумовленим  його  інерційністю, стисканням  

бурового  розчину  та  запізненням  посадки  тарілки  вхідного  клапана. В  процесі  ро-

боти  насоса  на  клапані  створюеться  позитивний  перепад  тиску, необхідний  для  

його  відкривання  і  руху  тарілки  (надання  їй  імпульсу  руху). В  міру  збільшення  

кута  повороту  кривошипа  змінюеться  перепад  тиску  на  тарілці  клапана  4Р, що  

зумовлюе  їі  рух. Частина  цього  перепаду  тиску  витрачаеться  на  подолання  дії  ваги  

рухомих  частин  клапанного  вузла, сил  тертя, гідродинамічної  сили  та  сили  пру- 

ЖИНИ. 

До  моменту  відкриття  вихідного  клапана  в  циліндрі  поршневого  насоса  по- 

винен  створитися  тиск, який  е  більшим  від  тиску  нагнітання  на  величину  дещо  бі- 

льшу  від  необхідного  4Р. Для  створення  величини  такого  тиску  кривошип  пови- 

нен  повернутися  на  деякий  кут  гр  і  відповідно  поршень  повинен  пройти  деяку  від- 

стань  S, що  зумовлюе  запізнення  відкриття  вихідного  клапана. При  подальшому  

збільшенні  кута  повороту  кривошипа  змінюеться  4Р  і  тарілка  рухаеться  за  пев- 

ним  законом. 

Після  відкриття  вихідного  клапана  поршень  рухаеться  нерівномірно, тобто  

збільшуеться  його  швидкість, а  відповідно  і  збільшуеться  кількість  розчину, який  
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проХодить  через  клапанний  вузол. Таким  чином, висота  підйому  тарілки  збільшу- 

еться  до  Тих  пір, поки  швидкість  поршня  не  досягне  максимального  значення. 

Після  иього  швидкість  руху  поршня  починае  зменшуватись  і  тарілка, після  деяко- 

Го  додаткового  піднімання, починае  опускатись  на  сідло. 

Коли  поршень  доходить  до  крайнього  положення  ( 	180°), тарілка  ще  ви- 

сить  над  сідлолl, тобто  клапан  закриваеться  з  запізненням. Це  пояснюеться  інер- 

ційністю  тарілки  клапана  і  тим, що  потрібен  деякий  час  на  витіснення  об' ему  роз-

чину, який  знаходиться  між  спряженими  робочими  поверхнями  тарілки  та  сідла. 

Внаслідок  цього, при  роботі  поршневого  насоса  виникають  кути  запізнення  від- 

кривання  та  закривання  клапанних  вузлів, які  суттево  впливають  на  коефіціент  

подачі  та  інші  показники  бурового  насоса. Ці  кути  запізнення  залежать  від  бага- 

тьох  факторів  та  фізичних  процесів, які  протікають  в  гідравлічній  частині  під  час  

роботи  насоса. Кути  запізнення  відкривання  та  закривання  клапанних  вузлів  

пов'язані  між  собою, тобто  поки  не  закриеться  вхідний  клапан, не  може  відкрити- 

сЯ  виХ1ДНИЙ. 

Наявність  і  величина  цих  кутів  впливае  на  коефіціент  подачі  бурового  насо-

са. Згідно  [94] : 

COS СРЗ  3 + COS (РЗ  в  
= 	

2 

де  р3.3 , г~з. в  - кути  запізнення  закривання  та  відкривання  вихідного  клапана, що  

відраховані  від  заданої  мертвої  точки  руху  поршня. 

Слід  відмітити, що  на  траекторію  руху  тарілки, яка  рухаеться  під  діею  пото- 

ку  розчину, впливають  масово-інерційні  характеристики  рухомих  частин  клапан- 

ного  вузла. 

На  рух  розчину, а  відповідно  і  тарілки, впливають  параметри  конструкції  і  

технічні  характеристики  приводної  частини, які  визначають  закон  та  послідов- 

ність  руху  складових  гідравлічної  частини  такі, як: r(радіус  кривошипа), г,о  (куто- 

ва  швидкість  обертання  кривошипа), / (довжина  шатуна), гр  (кут  повороту  криво- 

шипа). Ці  параметри  визначають  вёличину  фактичної  подачі  насоса. Крім  пере- 

числених  вище  факторів  на  рух  тарілок  клапанів  впливають  втрати  на  стискання  
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розчину  та  його  втрати  через  ущільнення  гідравлічної  частини. 

під  час  роботи  клапанного  вузла  спостерігаеться  явище  гістерезису  [73, 

і  16], тоото  тиск, при  якому  клапан  починае  відкриватися, не  рівний  тиску, при  

Якому  клапан  закриваеться. Стабільність  функціонування  клапана  підвищуеться  

при  зменшенні  величини  гістерезису, тому  при  проектуванні  ії  намагаються  зме- 

ншити. 

Таким  чином, можна  зробити  висновок, що  на  рух  тарілки  впливають  як  

конструктивні  розміри  деталей  гідравлічної  частини  бурового  насоса, механічної  

частини, так  і  властивості  бурового  розчину  та  умови  буріння. 

Відомо  [44], що  робота  клапанних  вузлів  значно  впливае  на  коефіціент  по- 

дачі, ККД, коефіціент  динамічності, удари  та  шуми  в  гідравлічній  та  механічній  

частинах, що  і  визначають  ефективність  використання  бурових  насосів. 

За  [20, 29, 32, 37, 89, 99] коефіціент  корисної  дії  насоса  визначаеться  

1%
н  N 

де  Nh - корисна  потужність  насоса, кВт: 

Nx =Рн  ' Qд, 

де  Рн  = РГ31ід  - Рв~ - тиск, який  створюе  насос; 

, Р6х  - тиск  на  виході  з  насоса  і  на  вході  в  насос  відповідно; 

Qд  - дійсна  подача  насоса; 

N - потужність  насоса, кВт. 

7 - 10 72  ~%м  , 

де  r~o- коефіціент  подачі  (об'емний  ККД), який  враховуе  утічки  через  ущільнен- 

ня, зазори, неточності  виготовлення, запізнення  посадки  і  відкривання  вихlдного  

клапана  при  нагнітанні; 

7. - гідравлічний  ККД, який  відображае  втрати  потужності  в  гідравлічній  ко- 

робці, у  вхідному  і  вихідному  трубопроводах  та  клапанах  [27]: 

Р  
7 

г  

NK 
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Де  р— манометричний  тиск  в  нагнітальному  трубопроводі; 

р1 — індикаторний  тиск  в  циліндрі; 

11  — механічний  ККД, що  відображае  втрати  потужності  в  кінематичних  лан- 

ках  насоса  від  двигуна  до  поршня. Він  зумовлений  тертям  в  підшипниках, криво- 

шипно-шатунному  механізмі, циліндропоршневій  парі, зубчастих  передачах. 

Згідно  [20, 29, 32, 40] при  проектних  розрахунках  використовують  значен- 

ня 	= 0.8 — О. 9 та  r = 0.97 — 0.98. 

Дійсна  подача  насоса  Qд  завжди  менша  теоретичної  Q,,, внаслідок  несвоеча- 

сного  закриття  клапанів, етискання  розчину  та  ії  втрати  через  ущільнення. 

Коефіціент  подачі  насоса  без  врахування  етискання  розчину  [ 10, 27, 29, 37] : 

170 
Qa 

Q171 

На  коефіціент  подачі  впливають  [27, 29, 36]: втрати  через  ущільнення  по-

ршня; запізнення  закриття  і  відкриття  клапанів; виділення  газів  внаслідок  різкого  

зниження  тиску  в  період  всмоктування; частота  подвійних  ходів  поршня  п; тиск  

нагнітання  (його  збільшення  викликае  зменшення  r~o через  збільшення  втрат); 

втрати  в  клапані  внаслідок  його  негерметичності; підсмоктування  повітря  через  

ущільнення  сальника; відставання  розчину  від  торцевої  поверхні  поршня. 

Згідно  [27, 32, 99, 102, 126, 127] коефіціент  подачі  насоса: 
/р  __ '/ ~ . 17, 

де  17` — коефіціент  наповнення  гідравлічної  частини, який  відображае  втрати  пода- 

чі  в  період  всмоктування, що  зумовлені  проходженням  процесу  всмоктування, на- 

явністю  нерозчиненого  повітря  в  буровому  розчині  та  запізненням  закривання  

вхідного  клапана; 

17 — коефіціент  втрат, r= 0.95 - 0.98 [20, 102]. Він  визначаеться  з  індикатор- 

ної  діаграми, але  для  нового  насоса  його  можна  приймати  рівним  1. 

На  ККД  насоса  значно  впливае  дійсне  значення  коефіціента  подачі. Згідно  

досліджень  [27, 126, 128] при  збільшенні  р  i v бурового  розчину  коефіціент  пода-

чі  насоса  зменшуеться, що  зумовлено  зменшенням  коефіціента  наповнення  його  
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Гідравлічної  частини, зменшенням  коефіціента  витрати  клапана  ,и, негативною  ро- 

ботою  клапанів  (погіршуеться  всмоктуюча  здатність  насоса  при  збільшенні  р). 

Проведено  аналіз  паспортних  даних  ККД  насосів  без  врахування  дійсного  значен-

ня  коефіціента  подачі  насоса  і  даних  з  врахуванням  коефіціента  подачі, причому  

паспортні  дані  ККД  значно  завищені. 

На  практиці  значення  коефіціента  подачі  насоса  приймають  оріентовно  у  

широких  межах  r7o= 0.8 - 0.9 [128], що  може  призвести  до  суттевих  неточностей  

визначення  дійсної  подачі  насоса. Достовірніше  значення  коефіціента  подачі  до- 

зволить  точніше  оцінювати  технологічні  процеси  і  оптимально  коректувати  ре- 

жими  роботи  буріння. 

Складність  процесів, які  проходять  під  час  роботи  бурових  насосів, обумов- 

люе  труднощі  при  визначенні  дійсної  подачі  бурового  насоса. Тому  їі  визначають  

експериментально  чи  наближено  за  формулою: r~o • Q,n. В[ 127] досліджено  залеж- 

ність  коефіціентів  подачі  насосів  У8-3, У8-4, У8-7 від  зміни  характеристик  глини- 

стого  розчину  (густини, в'язкості) і  тиску  нагнітання. При  цьому  відзначено, що  

на  значення  коефіціента  наповнення  гідравлічної  частини  бурового  насоса  r7 зна- 

чний  вплив  мае  шкідливий  об'ем  гідравлічної  частини  V. В  результаті  дослі- 

джень  встановлено, що  і' мае  більше  значення  при  роботі  на  воді, аніж  при  робо- 

ті  на  глинистих  розчинах. Встановлено, що  при  збільшенні  вмісту  газової  фази  

спостерігаеться  значне  зменшення  коефіціента  наповнення  і  при  цьому  збільшу- 

еться  ступінь  впливу  тиску  нагнітання  на  даний  коефіціент. Відзначено, що  при  

збільшені  Vu,h і  вмісту  газу  в  буровому  розчині  відбуваеться  різке  зменшення  кое- 

фіціента  наповнення, при  цьому  для  підвищення  коефіціента  rJ" слід  експлуатува- 

ти  бурові  насоси  з  необхідним  підпором. 

У[94] встановлено, що  на  значення  коефіціента  подачі  насоса  найбільший  

позитивний  вплив  мае  підпір, а  негативний  вплив  — домішки  газу  і  шкідливий  

об'ем  гідравлічної  частини. Критеріем  оцінки  досконалості  гідравлічної  частини  

бУрового  насоса, оптимальності  умов  його  роботи  автор  використовуе  коефіціент  

подачі  насоса, оскільки  він  визначае  фактичну  подачу  розчину, яка  подаеться  в  
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сверДЛовину  насосом. 

Отже, можна  зробити  висновок, що  при  проектуванні  нових  конструкцій  

бурових  насосів  необхідно  у  фізичній  моделі  роботи  клапанів  бурового  насоса  

враховувати  сукупну  дію  явищ  і  процесів, розглянутих  вище, для  опису  яких  не- 

обхідно  створити  математичну  модель. Вона  дозволила  б  конструкторам  гце  на  

стадії  проектування  підбирати  необхідні  конструктивні  параметри  бурового  насо-

са  і  його  складових  для  забезпечення  необхідних  характеристик  роботи  насоса  без  

попереднього  його  виготовлення  та  проведення  складних, ресурсомістких  експе- 

риментальних  досліджень. 

2.2. Математична  модель  сумісної  роботи  вхідного  і  вихідного  клапанів  

трипоршневого  бурового  насоса  

Опишемо  математично  фізичні  процеси, які  протікають  в  гідравлічній  час- 

тині  поршневого  бурового  насоса  під  час  його  роботи. 

Основні  припущення  в  математичній  моделі: тиск  бурового  розчину  на  ви- 

ході  з  насоса  і  на  вході  е  постійним; розривів  потоку  розчину  немае; втрати  через  

ущільнення  клапанних  вузлів  та  циліндропоршневої  пари  відсутні. Ці  припущен- 

ня  можна  зробити, якщо  використовуеться  нове  обладнання, а  на  вхідному  і  вихі- 

дному  трубопроводах  встановлюеться  пневмокомпенсатори  (достатньо  великих  

розмірів). 

Розрахункова  схема  роботи  клапана  показана  на  рис. 2.1. 

Математична  модель  опису  сумісної  роботи  клапанів  бурового  насоса  

включае  в  себе  систему  рівнянь, які  описують  взаемопов'язаний  рух  вхідного, ви- 

хідного  клапанів  та  поршня. 

Основне  рівняння, яке  характеризуе  рух  тарілки, е  рівняння  нерозривності  

потоку  з  поправкою  Вестфаля: 

Q;t -- Qк  - Q, 
	 (2.1) 

де  Q,,, 	Qt« - подача  розчину  у  перерізах  гідравлічної  коробки  А-А, Б-Б, В-В  
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ВідпоВідно (рис. 2.1). 

При русі тарілки вверх у формулі (2.1) слід використовувати знак -", вниз 

- знак 

Подача розчину під тарілкою Q„ визначаеться згідно закону нерозривності 

потоку і рівна подачі, зумовленій рухом поршня: 

(2.2) Q,, -fг Vп, 

де f„ — площа торцевої поверхні поршня бурового насоса, м2; 

Рис. 2.1. Розрахункова схема роботи клапана 

У„ — швидкість руху поршня з врахуванням обмеженості довжини шатуна [ 129] 

з достатньою точністю описуеться виразом: 

У,, 	( r • (sin(гv • t) f ,%• sin(д• t) • cos(д • t)), 	 (2.3) 
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де 	- кутова  швидкість  обертання  кривошипа, с 1; 

(L) = const при  конкретному  значенні  частоти  ходів  поршня  [44]; 

r — радіус  кривошипа, м; 

t — час  руху  поршня, с; 

r 
2 — — характеристика  приводу  насоса, відношення  радіуса  кривошипа  з  до  

1 

довжини  шатуна  і. Даний  коефіціент  вказуе  на  врахування  обмеженості  довжини  

шатуна  і  згідно  [ 129] 2 суттево  впливае  на  динаміку  і  кінематику  руху  розчину. 

При  збільшенні  2 пульсації  швидкості  розчину  збільшуються. 

Таким  чином, виходячи  з  (2.2) та  (2.3), отримуемо: 

Qn = fn • о  • г  • (sin(го  • t) f 	sin(о  t) • cos(о  • t)). 	(2.4) 

У  формулі  (2.4) знак  "—" використовуеться  при  русі  поршня  вперед  (хід  на-

гнітання), а  знак  "+" — при  русі  поршня  назад  (хід  всмоктування). 

Для  спрощення  використання  формули  (2.4) при  розв'язанні  математичної  

моделі  для  необхідної  зміни  знаку  з  "—" на  "+" при  повороті  кривошипа  на  180° 

використовуеться  функція  signum(віп(о  • t)) , яка  змінюеться  з  +1 (при  зміні  

sin(о  • t) від  0° до  180°) на  —1 (при  зміні  sin(о  • t) від  180° до  360°). 

Таким  чином, (2.4) можна  записати  у  вигляді: 

Q - fи  • СО  • У' • (Sln( СО  • t) - SlgnZtYn(Sln(СО  • t)) 2 • Sln(СО  • t) • СОѕ(СО  • t)). 

Подача  ок, яка  зумовлена  рухом  тарілки  (поправка  Вестфаля) визначаеться  

за  формулою: 

о _ 	і  
к  - кч  Г  , 

де  fк~ — площа  тарілки  в  перерізі  Б  — Б, м2: 

~•д  г  кл   
.7- 4 

де  d, — діам  етр  тарілки, м; 

h — швидкість  руху  тарілки  під  час  роботи  насоса, м/с: 

_ dh dh 

h - 
со 
	

_ 

~Р  д 	dt ' 

(2.5) 

(2.6) 

(2.7) 



t — кут  повороту  кривошипа. 

Отже, 
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Qx h. 	 (2.8) 
4 

Подача  розчину  в  щілині  клапана  визначаеться  за  формулою: 

2•ЛР  
= f 	/1 ' У1 = f ' И  ' 	 (2.9) 

Р  

де  f,1 — площа  щілини  в  перерізі  В  — В  (рис. 2.1), м2; 

ищ  - швидкість  розчину  в  щілині  клапана, м/с; 

дР  — перепад  тиску  на  тарілці, Па; 

р  — густина  бурового  розчину, кг/м3; 

,Ln — коефіціент  витрати  клапанного  вузла, представляеться  у  вигляді  залежнос- 

ті  јј  = f(h) i визначаеться  експериментально  (див. розділ  3). 

Площа  щілини  клапана  f„ визначаеться  як  бокова  поверхня  зрізаного  кону- 

са  з  більшою  основою, рівною  діаметру  клапана  дк„ (переріз  В-В, рис. 2.1) [44, 74, 

117]: 

,Q 
f~, = гг•h•дк„ .sin •(1—sin 2 	 h), (2.10) 

де  h — висота  підйому  тарілки  над  сідлом, м; 

, — кут  між  віссю  та  твірною  конусної  поверхні  тарілки  (рис. 2.1). 

Отже, враховуючи  (2.10), 

,Q 
Q,~~ =hd .sin •(1—

sin 2 
	 h)•,и• 
2 • д,~ 

2•ЛР  
(2.11) 

 

Таким  чином, використовуючи  (2.4), (2.8) та  (2.11) рівняння  (2.1) матиме  кі-

Нцевий  вигляд: 

f ' ги  • r • ~sin(гv t) ± 	sin(гv • t) • cos(гv • t)J ± л  • д2,~~ 

4 
h' = 

(2.12) 
2•ЛР  

= гс  • h д,~~ sin ~3 
(І  _ sin 2,~ h) ,

и  
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Для  визначення  перепаду  тиску  4Р, що  входить  в  рівняння  (2.12), викорис- 

тано  ириниип  
Даламбера. 

Згідно  цього  принципу: 

s гупит(ущ) . ЛР  •.еф  - G + Епр  + Егідр  +Fm + т  • h ", 	(2.13) 

де  signгmn (у„~) — функція, що  вказуе  на  напрям  дії  перепаду  тиску  4Р  (при  прямих  

протіканнях  розчину  в  щілині  клапана  иЩ> 0 дана  функція  додатня, а  при  зворот-

ніх  иЩ  < 0 — від' емна); 

fе  Ф  — ефективна  площа  клапана  на  яку  діе  перепад  тиску, визначаеться  згідно  

[44], м2: 

   

 

2 
(1- sin2,~ h)2 

(2.14) 

    

де  d — діаметр  прохідного  отвору  сідла, м; 

G — вага  рухомих  частин  клапанного  вузла  в  розчині  визначаеться  з  враху-

ванням  Архімедової  сили, Н: 

• g 
С=т~ •g — Р'g.уд  =Р 1 .V .g— Р'g.уд  =

тд  
	 (РМ  — Р)= 
Р.,, 

(2.15) 

=тд  •g•(1—  Р   ), 
Рм  

де  g = 9.81 — прискорення  вільного  падіння, м/сг; 

р, р„ — густина  бурового  розчину  та  матеріалу  тарілки  і  пружини  відповідно, 

кг/м3; 

Vd — об' ем  деталей  клапанного  вузла; 

гггд  — маса  рухомих  частин  клапана  та  пружини, кг: 

тд  = тту  + 1 /3 • тпруж, 

де  упу, , — маса  тарілки  та  ущільнення, кг; 

тпру„~. — маса  пружини, кг; 

G=(т»гу +-
1 

 

(2.16) 
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— сила  пружини, Н: 

F() + Cn h, 	 (2.17) 

де  Fo — сила  попереднього  підтиснення  пружини, F0 = си  h, 

сп  - коефіціент  жорсткості  пружини, Н/м; 

/0 — переміщення  пружини  при  попередньому  підтисненні, м; 

Fr;()/, — гідродинамічна  сила, Н. 

Згідно  досліджень  [20, 73, 114] діею  ціеї  сили  не  слід  нехтувати, оскільки  

вона  діе, як  додаткова  пружина, в  сторону  закривання  клапана. Ця  сила  може  до-

сягати  значень  рівних  силі  пружини  і  практично  не  залежить  від  4Р. 

Дана  сила  теоретично  визначаеться  згідно  закону  збереження  кількості  руху  

[73, 89] : 

Е~~ар  = +р  • Qn . (v — ищ  cos,3), 	 (2.18) 

де  ус  — швидкість  руху  розчину  в  сідлі  клапана, м/с  (рис. 2.1, переріз  А-А), яка  ви- 

значаеться  згідно  закону  нерозривності  потоку  

(2.19) 
С  

де  f — площа  прохідного  отвору  сідла  з  врахуванням  площі  хрестовини, м2; 

иІц  — швидкість  руху  розчину  в  щілині  клапана  (рис. 2.1, переріз  В-В), яка  ви- 

значаеться  згідно  закону  нерозривності  потоку  

огј~  
vlls = f 
	

(2.20) 

Підставивши  (2.1), (2.19), (2.20) у  формулу  (2.18), отримуемо: 

Егідр  = ±р  . Q • 
(оп  - (QQ) СОѕ  ~) . 

✓ С 

 
1 

(2.21) 

ц  формулі  (2.21) знак  "+,, перед  правою  частиною  відповідае  прямим  проті-

канням  розчину, а  знак  "—" — зворотнім  перетокам. Для  необхідної  зміни  знаку  

використовуемо  функцію  signum (v). 
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Після  підстановки  формул  (2.4), (2.8), (2.10) в  (2.21) отримуемо  рівняння  

ддя  Визндчення  гідродинамічної  сили  у  вигляді: 

Ег~~р  = ѕigmim( V, ).р./ј  ' сд•r•(sin(д•t)- 

- signum(sin(га  • t)) 2 • sin(гд  • t) • cos(д  • t),// x 

Х  / L /п  
о  у  (SlYI(СО  t) - Slgnum(ѕііі(га  • t)) 2 SZYI(СО  t) СОѕ(GJ t)}/ 

л  • д,~, 2 
о  • r • (віи(д  • t) — signum(віи(д  • t)) • 2 • sin(д  • t) • cos(д  • t)}д  ± L 	 

4 
~3 

гг•h дн., .s ііі  •(1—
sin 2 
	 h) 
2'дк~ 

х  сов  }. 

F, — сила  в'язкого  тертя, яка  визначаеться  за  виразом  [ 131, 161 ] : 

Fm = signum(h' ) • c • • f,~ • vс2 , 
2 

fс  

t [fп  

(2.22) 

h ј} 
Х  

(2.23) 

де  С— коефіціент  в'язкого  тертя; 

віуугит(h') — вказуе  на  напрям  дії  сили  тертя. 

Зазначимо, що  діею  сили  в' язкого  тертя  можна  знехтувати, оскІльки  вона  

дуже  мала  в  порівнянні  з  іншими  складовими  силами  [89, 130]. 

т  - маса  рухомих  частин  клапана  з  врахуванням  маси  пружини  та  приеднува-

ної  маси  розчину  до  тарілки  [73, 89, 132] 

т  = т,пу  + 1 /3 • тпруж• + Тпр, 
	 (2.24) 

де  тпр  — приеднувана  маса  розчину  до  тарілки  клапана. 

Для  диска, який  рухаеться  перпендикулярно  його  площині  тпр  = 8 
Р 
 (
d. )3 

3 	2 

[133]. 

Слід  відзначити, що  приеднувану  масу  можна  визначити  і  іншими  метода-

ми, наприклад, методом  електрогідродинамічних  аналогій  [ 134] чи  вимірювання  

власних  коливань  тарілки  [130]. Результати  цих  досліджень  свідчать  про  суттеве  

значення  ціеї  складової  маси  (значення  приеднуваної  маси  іноді  може  бути  рівним  
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лнасі  тарілки) і  необхідно  ії  враховувати  в  математичній  моделі  роботи  гідравліч-

н01 частини  поршневого  бурового  насоса. Визначення  ціеї  маси  за  згаданими  ме-

тодиками  вимагае  проведення  додаткових  експериментальних  досліджень. У  ро-

боті  [100] на  відміну  від  цих  досліджень, в  результаті  чисельного  розв'язання  рів-

нЯнь  математичної  моделі  роботи  клапанного  вузла  за  методом  Ейлера  з  кроком  

0.0001 отримано  результати, на  основі  яких  автор  робить  висновок  при  можли-

вість  ue враховувати  приеднувану  масу  при  наближених  розрахунках. 

Прискорення  руху  тарілки  клапана  h " визначаеться  як  друга  похідна  пере-

мццення  клапана  по  часу  

1 	

d2h 
~ = 	. 

dt2 

Таким  чином, після  знаходження  дР  з  (2.13) - (2.24) та  підстановки  у  (2.12), 

отримуемо  диференціальне  рівняння  руху  тарілки  - математичну  модель  роботи  

клапана  у  вигляді: 

signum(vu, )' р' 	дк~2 (1— 
sіп2 
	 h)2 +d 2 • (. • w • r • fsin(д  . t) — 

8 

— signum(sin(гд  • t)) • 2 • sin(гд  • t) • cos(д  • t)J ± 
2 л• д. sin2 

 	}2   h) • ~r J 2 } = 
4 	 2 • д,~, 

(Tmv +1 'тир  ж)'g'(1—  
р   )+F0 +с„ •h+ 	

(2.25) 

3 	 р 1 

+signum(vuf ) • р  [ f„ • гд  • r• (sin(д  • t) — signum(sin(д  • t)) • 2 • sin(д  - t) cos(w • t)}J x 

сд  - г  (sin(д  • t) — signum(sin(д  • t)) • 2 • sin(д  t) • cos(д  • t)}J 
г  	 

. д ~ 2 	, • д  - r• (sin(д  t) — signum(sin(д  • t)) • 2 • sin(д  • t) • cos(д  • t)}J ± [ 	к   

4 	
h J 

л  • h • дк~ sіп  ~3 • (1 _sin 2 	
h) 

2 • д,~, 

хсов 8}+ 

2 

+signuт(hf)'С'р  
Vс   f. 1 
2 	3 	3 	2 

f 

с  Ї; 

Х  
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ртримане  рівняння  (2.25) аналогічне  як  для  вхідного, так  і  вихідного  клапа- 

яіВ  Воно  е  
нелінійним  диференціальним  рівнянням  другого  порядку  і  може  бути  

ВИрішене  з  необхідною  точністю  чисельним  методом  (наприклад, методом  Адам-

са)• АНалогічниNі  методом  розв'язував  рівняння  автор  роботи  [132]. 

В  отриманому  рівнянні  всі  параметри  е  константами, окрім  залежності  

—f(h) та h, /7h 

у  результаті  розв'язання  даного  рівняння  отримуемо  залежності  

h _ f (t ), hl = f (t ), ]_// = f (G ). 

Проте  для  розв'язання  даного  рівняння  необхідно  мати  тільки  емпіричну  

залежність  коефіціента  витрати  від  висоти  підйому  тарілки  ,и  = f (h) , яка  е  важ- 

ливою  характеристикою  конструкції  клапанного  вузла, гідравлічної  частини  бу-

рового  насоса  та  умов  його  роботи. Вона  визначаеться  в  результаті  експериментів. 

для  опису  роботи  гідравлічної  частини  бурового  насоса  в  цілому  необхідно  

розглядати  роботу  як  вхідного, так  і  вихідного  клапанних  вузлів. 

Таким  чином, загальні  системи  рівнянь, які  описують  сумісну  роботу  обид- 

вох  клапанних  вузлів  та  поршня  (гідравлічну  частину  в  цілому) бурового  насоса  

матимуть  вигляд: 

- для  вихідного  клапана  

signum(vщ) • дРв ~ 

оп  + 	: = ✓цвих  1 1 
1 Р  

• fефвих  = G 11 + Епрвих  + Егідрвих  + 	+ твих  нвих  , 

2 . ЛР  (2.26) 

- для  вхідного  клапана  (з  врахуванням  підпору  на  лінії  всмоктування  

 

г' 	 ~ 	 2 • ЛРвх   ои  ± оивх  - J гц  вх  і  1 	Р  

signum(vt,,) • (4Рвх  + Рп;ди) • .ефвх  = Свх  + 	х  + Ег;дрвх  + 	х  + х  • h .  

(2.27) 

У  рівняннях  (2.26), (2.27) індекси  «вих» та  «вх,, вказують  на  приналежність  

параметрів  вихідному  та  вхідному  клапанам  відповідно. 

Специфіка  роботи  клапанів  поршневого  бурового  насоса  зумовлюе  специ-

фіку  розв'язання  рівнянь  математичної  моделі, а  саме: спочатку  розв'язуеться  рі-

вняння  (2.26), а  на  основі  його  результатів  розв'язуеться  рівняння  (2.27) з  враху- 
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ваннЯм  часу 
 на  падіння  тиску  або  навпаки  з  врахуванням  часу  на  стискання  буро- 

ВоГо  розчину. 

2.3. Алгоритм  розв'язання  рівнянь  математичної  моделі  сумісної  роботи  

клапанів  трипоршневого  бурового  насоса  

У  створеній  нами  математичній  моделі  сумісної  роботи  клапанів  бурового  

насоса  (див. розділ  2.2), в  порівнянні  з  попередніми  моделями, додатково  врахо-

вано  фактори: сумісної  дії  вхідного  та  вихідного  клапанів; стискання  бурового  

розчину; функціональної  залежності  коефіціента  витрати  клапана  та  гідродинамі-

чної  сили  від  висоти  підйому  тарілки; підпору  на  лінії  всмоктування, приведеної  

маси  розчину  до  тарілки. 

Для  розв'язання  даної  системи  рівнянь  (2.26), (2.27) необхідно  мати  функці-

ональні  залежності  коефіціента  витрати  клапана  від  висоти  підйому  тарілки  над  

сідлом  при  прямому  протіканні  рідини  ,иј  = f(h) та  можливому  зворотньому  пере-

тіканню  ,u = f(1) із-за  запізнення  закривання  клапана. Через  складність  гідравліч-

них  процесів  ці  залежності  мають  емпіричний  характер  і  визначаються  в  резуль-

таті  експериментів  (див. розділ  3). 

Математична  модель  сумісної  роботи  клапанів  поршневого  бурового  насоса  

описуе  взаемопов'язаний  рух  вхідного  і  вихідного  клапанів  відповідно  до  закону  

руху  поршня  при  використанні  відповідних  конструктивно-кінематичних  параме-

трів  насоса  та  умов  роботи. 

Оскільки  рух  тарілок  вхідного  та  вихідного  клапанів  пов'язаний  між  собою  

та  носить  складний  циклічний  характер  за  певними  траекторіями, його  можна  

розбити  на  окремі  ділянки  (проміжки  часу), які  визначаються  характерними  точ-

каМИ. Тому  дЛя  опису  циклу  руху  тар1лок  потрібно  ШукатИ  послідовні  рО3В'язКИ  

рівнянь  математичної  моделі  руху  тарілки  на  окремих  ділянках, на  які  розбито  

цикл  роботи  клапанів. Аналогічний  метод  чисельного  вирішення  на  ЕОМ, щодо  

розбиття  на  етапи  роботи, відзначено  в  [107]. 
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Розглянемо  алгоритм  розв'язання  рівнянь  математичної  моделі  сумісної  ро-

боти  клапанів  бурового  насоса  для  отримання  залежностей  висоти  підйому  h i 

швидкості  руху  тарілок  h в  залежності  від  часу  t (кута  повороту  кривошипа  ), 

визначення  кутів  запізнення  посадки  тарілки  (закривання) гр3п  та  підйому  (відкри- 

вання) 	вхідного  та  вихідного  клапанів, висоти  зависання  тарілок  клапанів  над  

сідлом  h(). 

Початкові  умови  для  чисельного  вирішення  рівнянь  математичної  моделі  

вибираються  з  наступних  міркувань. 

При  роботі  поршневого  насоса  кути  запізнення  закривання  та  відкривання  

кдапанів  негативно  впливають  на  його  коефіціент  подачі, а  відповідно  і  на  ККД  

насоса. Кут  запізнення  відкривання  вихідного  клапана  (Рзввга  складаеться  з  кута  

запізнення  посадки  тарілки  вхідного  клапана  зпвх  та  кута  г~ , який  зумовлений  

стисканням  розчину, пружними  деформаціями  гідравлічної  частини  насоса  та  

ущільнень  - 	(~зввих  = ~зпвх  + г~ ). Аналогічно  кут  запізнення  відкривання  вхі- 

дного  клапана  7" 3ввх  складаеться  з  кута  запізнення  посадки  тарілки  вихідного  

клапана  грз„вггх  та  кута, який  зумовлений  падінням  тиску  розчину  с~р  

( 	= 	зпвггх  + С~р  ). ПрИЧОМу  СSр  = ~спг  Тому, початковими  умовами  для  

розв'язання  рівняння  (2.26) е  h( 	г  ) = 0, hl((Рзввих) = 0 , а  для  розв'язання  рів- 

НЯННЯ  (2.27) е  h( ~зввх) = 0, h~(~зввх) = 0 . 

На  рис. 2.2 показано  типову  траекторію  руху  тарілок  клапанів  поршневого  

насоса  із  нанесенням  згаданих  кутів  запізнення. 

Розчинам  в  процесі  роботи  властива  стискуваність, тобто  під  діею  тиску  

змінювати  свій  об' ем. Коефіціент  стискання  Кст  р  чи  обернена  йому  величина  

(модуль  пружності) характеризуе  стискуваність  розчинів. 

Відомо  з  [73, 89, 94, 115, 135 - 138], що  коефіціент  стискання  розчину  ви-

значаеться  за  формулою: 

1 _ 1 dV 
ст. р  - Е 	V dP ' ст.р  

К  (2.28) 
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вхідний к іапан  

b о 
7 

Рис. 2.2. Типова траекторія руху тарілок самодіючих клапанів поршневих насосів 

де V - об' ем порожнини гідравлічної частини (визначаеться з геометрії гідравліч-

ної частини насоса), мз; 

dV - зміна об'ему за рахунок стискання розчину; 

dP - зміна тиску. 

V — Vкор + Vuik, 
	 (2.29) 

де Vкор - корисний об'ем (V0 = f . Ѕ, тут fh - площа поршня, - хід поршня); 

Vu~x - шкідливий об' ем гідравлічної частини насоса. 

У буровому розчині міститься певна кількість нерозчиненого повітря. Відо-

мо, що наявність навіть невеликої його кількості суттево впливае на коефіціент 

стискання розчину [73, 112], оскільки модуль пружності повітря значно менший 

від модуля пружності бурового розчину. Негативна дія нерозчиненого повітря 

зростае в міру збільшення тиску нагнітання та об' ему, що веде до зменшення ко-

ефіціента подачі бурового насоса [30], погіршуе його динамічні властивості [ 137], 

викликае запізнення спрацьовування виконавчих механізмів, ривки. При цьому 

погіршуються енергетичні показники через додаткові затрати енергії на стискання 

розчину [ 115], а також втрачаеться стійкість до можливих автоколивань гідросис-

теми [73]. Досліджено також, що наявність нерозчиненого повітря збільшуе 
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В'язкість бурового розчину. Так, згідно [74] в'язкість розчину з вмістом нерозчи- 

неного повітря визначаеться за емпіричною формулою: иСуи=(1 +0, 015 -В) ~ 	де 

в - вміст повітря у відсотках, ~р~3 - в'язкість розчину без домішок повітря. 

Зазначимо також, що розчинене повітря (газ) практично не впливае на кое-

фіціент стискання [74, 112]. Але за певних умов (різкому падінні тиску) розчинене 

повітря виділяеться з розчину у вигляді бульбашок і призводить до зміни значен-

ня коефіиіента стискання. Загалом, механізми виділення та розчинення повітря в 

робочому розчині е досить складними. 

Згідно [ 112, 116] коефіціент стискання залежить від швидкості зміни тиску 

в розчині, причому при повільних процесах його величина значно вища ніж при 

швидкоплинних. При повільній зміні тиску розчину процес можна вважати ізоте-

рмічним (показник адіабати и = 1), а при швидкій зміні тиску - адіабатним (и = 1.4 

-1.6) [112, 116, 135]. 

МОДуЛЬ пружності повітря при ізотерМІЧНОМу ПроцеС1 ПрибЛИ3Но рівНИй 

значенню абсолютного тиску розчину Р [73, 135]. Якщо процес адіабатний, тоді 

модуль пружності повітря Епов = и Р [135]. 

Коефіціент стискання К~,,, певної конструкції поршневого насоса залежить 

від характеристик розчину, конструкції та габаритних розмірів гідравлічної час-

тини і визначаеться за допомогою індикаторної діаграми зміни тиску в гідравліч-

ній частині насоса при експериментальних дослідженнях. З допустимою точністю 

можна записати: 

Кст = Кст.р + Кст.ст~ 	 (2.30) 

де КС,,, р - коефіціент стискання бурового розчину; 

- коефіціент стискання стінок гідравлічної частини насоса. 

Оскільки при проектуванні нової конструкції насоса К~,,, ~,,, невідомий, 

Причому модуль пружності металу на порядок вищий, ніж модуль пружності 

розчину, то можна прийняти з допустимою похибкою: 

КС,п = Кс,,,.р. 	 (2.31) 
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Коефіціент стискання Кс,п р для бурових розчинів визначаеться 

ексПериментально [ 119, 120] (див. табл. 2.1). 

Таблиця 2.1 

Коефіціенти стискання бурових розчинів, мм2/Н 

Густина 
розчину р, 

кг/мз 

Тиск Р, МПа 

3 12 24 36 48 60 

Глинистий роз-
чин 
1060 0.000456913 0.00045 0.000442 0.000434 0.000426 0.000419 
1154 0.000444109 0.000434 0.000422 0.000411 0.000401 0.000391 
1270 0.000431648 0.000423 0.000413 0.000404 0.000395 0.000387 
1345 0.000426658 0.000415 0.000402 0.000389 0.000378 0.000368 
1543 0.000395179 0.000386 0.000375 0.000365 0.000356 0.000348 
1655 0.000375432 0.000366 0.000355 0.000344 0.000339 0.000326 
1800 0.000343725 0.000338 0.000331 0.000324 0.000318 0.000312 
1950 0.000331455 0.000324 0.000315 0.000307 0.0003 0.000293 

Цементно- 
глинистий 

розчин 
1460 0.000378587 0.000369 0.000355 0.000343 0.000332 - 
1740 0.000321234 0.000318 0.000303 0.000289 0.000277 0.000267 

Цементний 
розчин 

1800 0.000307541 0.000295 0.00028 0.000268 0.000257 0.000247 
Примітка. Для води Кс,п.р = 0.000475 мм2/Н 

Вважаемо, що кількість нерозчиненого повітря в буровому розчині е по-

етійна величина, тобто не змінюеться в процесі експлуатації бурового насоса, 

оскільки процеси виділення та поглинання повітря проходять досить повільно 

[146]. При цьому вважаемо також, що бульбашки в розчині розміщені в об'емі рі-

вномірно, допустима зміна температури і тиску не суттево впливають на коефіці-

ент стискання розчину. 

Зміна об' ему суміші розчину і повітря визначаеться за формулою [73, 74, 

135, 136]: 

U Vс1,1,, = -(д V О3 + дVппв ) = -( V роз  +  Vпов  ) . dP, р 	
п ' Ест. р п . Епов 

(2.32) 



64 

це Vроз - об'ем розчину в об'емі порожнини гідравлічної частини V; 

Vі7об - об'ем нерозчиненого повітря в об'емі порожнини гідравлічної частини 

у Якгцо V 7(6 незначний, то можна вважати VpO3 = V [136]. 

Знак "-" у формулі (2.32) вказуе, що розчин у процесі роботи зменшуеться в 

об'емі. 

Крім того, зміна об'ему суміші зумовлена ще й втратами розчину, який ви- 

тискаеться із зони високого тиску через ущільнення в спряженні поршня та втул-

ки. При ламінарному русі розчину в щілині ця втрата об'ему визначаеться згідно 

[139, 140] за формулою: 

dV 7 = 
3 ~г • d1,( • Б 	 . d . vn 

12•v•І (р р0) 	2 

  

dt , 

  

     

де d11, - середній діаметр щілини, d = d; 

Б- радіальний зазор між поршнем та втулкою; 

v- коефіціент динамічної в язкості; 

р - тиск рідини в гідравлічній частині; 

р0 - тиск за поршнем; 

І - довжина щілини; 

d - діаметр поршня; 

vn - швидкість руху поршня; 

dt - зміна часу, с. 

Результати, отримані після проведення підрахунків за ціею формулою, мо-

жуть відрізнятися від дійсних через неконцентричність зазору. 

У новому насосі радіальний зазор незначний, тому в подальших розрахун-

ках втрати розчину, які зумовлені втратами спряження поршня та втулки, врахо-

вувати не будемо. 

Час, який необхідний на стискання розчину, для досягнення тиску більшого 

від тиску на виході з гідравлічної частини на величину перепаду тиску zIP на та- 

Рілці клапана можна визначити з наступних міркувань. 
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Оскільки тиск на виході з поршневого насоса Рви~ відомий, то можна при- 

йняти (при ході нагнітання), що тиск під клапаном змінюеться від 0 до величини 

РУ 
+ 4Р і для наближеного розв'язання в процесі стискання розчину можна при-

ви 

йняти дР = Рвг,х 

Тоді: 

(оскільки Рвых » ЛР ). 

	

Vроз +  V 	 V ппв  
) Рвих = —( 

роз 	dP + V —( 	 BOB = 

	

п ЕС1п. р п• 
Р 	 п ' Е вих 	 ст. р 	п 

	

кст.р 	 Vпов  — —( 	 Vроз .Рвих + 

	

п 	 п 

(2.33) 

3 іншого боку, зміну об'ему dVc~,~~ в часі (при зміні кута повороту кривоши- 

па), можна записати: 

дVсу~а = f,., • r • (sin(ю• tc,y) - 2• sin(Q1• tcm) • cos(Сс1• tc,~)) 	(2.34) 

або 	дVсул, =f,., ' r (віп5ст - 2• віп(5ст • сов(5ст). 	 (2.35) 

Оскільки кут стискання незначний, то можна записати: 

ѕіп(5ст - 	Ѕіп(5 . СОЅ(5ст = ѕіп(5суп . (1-2). 

Отже, 	 dVcy~, = fn r • sinгScm (1- 2). 	 (2.36) 

Використовуючи залежності (2.33) — (2.36), знаходимо час стискання розчи- 

ну t~ або кут стискання 

V 
tc,y, = aresіn[(  

сгп.р 
Vроз ' Рвь,х + 

пов) 
~(Їи ' 1^• (1 "~))]~ ~~ 

п 	 п 

ксіп. р 	 Vпов /.~ 
~ст = aresіn[(  

п 	Vроз ' Рвих + п ) /(І r • (1-2))]. 

(2.37) 

(2.38) 

Оскільки V = Vкор + V, то очевидно, що шкідливий об' ем V,,uK негативно 

впливае на час стискання бурового розчину, отже слід намагатися конструювати 

Гідравлічну частину насоса з мінімальним шкідливим об емом. 

Кожній ділянці руху тарілки відповідае певний етап розв'язання рівнянь ма-

тематичної моделі. Результати розв'язання на попередньому етапі е початковими 

умовами для розв'язання на наступних етапах. 
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66 
Алгоритм розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапа- 

нів бурового насоса показано на рис. 2.3, а пояснення до нього подано в табл. 2.2. 

3агальні системи рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапанів по-

рцІневого бурового насоса представлені виразами (2.26) та (2.27). 

1 

2 

Рис. 2.3. Алгоритм розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи кла-

панів поршневого бурового насоса 
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Таблиця 2.2 

Пояснення до алгоритму розв' язання рівнянь математичної моделі сумісної 

роботи клапанів поршневого бурового насоса 

№ 
п/п 

Пояснення до пунктів 
_-- 

1 

Ввід даних, що характеризують конструкцію вихідного клапана, гідравлі- 
чну частину, буровий розчин та умови роботи бурового насоса, а також 

емпіричні залежності коефіціента витрати клапана при прямому протікан- 
ні ,и1 = f (h) та зворотніх перетоках,и2 = f (h) 

2 
Ввід наближених початкових умов для чисельного розв'язання рівнянь 

математичної моделі руху тарілки вихідного клапана: 

~РО = Ѕ ,,1( t0 = tcna ), h = O,h = O 

3 
Розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вихідного клапана 

на проміжку від гР0 (t0 ) до моменту посадки тарілки на сідло 

4 
Перевірка умови наявності зворотніх перетоків на кожному наступному 

кроці чисельного розв'язання при зміні гр від 180° до моменту посадки та- 
рілки на сідло 

5 
Розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вихідного клапана 

при зворотніх перетоках: 1u2 = f (h) , v 	< 0 

б 
Розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вихідного клапана 

при прямому протіканні: ,и1 = f (h), v 	> 0 

7 Формування результатів розв'язання рівнянь математичної моделі руху 
тарілки вихідного клапана 

8 
Визначення на основі результатів розв'язку: кута (часу) запізнення посад-
ки тарілки вихідного клапана на сідло, максимальної висоти підйому тарі- 

лки hm 	, висоти зависання h0 та швидкості посадки нпос 

9 

Ввід даних, що характеризують конструкцію вхідного клапана, гідравліч- 
ну частину, буровий розчин та умови роботи бурового насоса, а також ем- 
піричні залежності коефіціента витрати клапана при прямому протіканні 

1и і = f (h) та зворотніх перетоках 1и2 = f (h) 

10 
Визначення кута запізнення відкривання вхідного клапана: 

~зввх = ~зпвих + ~р 

11 
Розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вхідного клапана 
на проміжку від грзввх до моменту посадки тарілки на сідло. Початкові 

умови: СР0 = ~зпвих + Ѕр (t0 = 	+ t ), h = O, h = O 

12 

_ 

Перевірка умови наявності зворотніх перетоків на кожному наступному 
кроці чисельного розв'язання при зміні гр від 3бО° до моменту посадки та- 

рілки на сідло 
13 Розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вхідного клапана 

при зворотніх перетоках: 1u2 = f (h) , v 	< 0 
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Продовження табл. 2.2 

№ 
п/п  

Пояснення до пунктів 
_ 

14 

~! 
15 

Розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вхідного клапана при 
прямому протіканні: ~1 = f (h), v 	> 0 

Формування результатів розв'язання рівнянь математичної моделі руху та- 
рілки вхідного клапана 

16 

Визначення на основі результатів розв'язання: кута (часу) запізнення посад- 
ки тарілки вхідного клапана на сідло грзпВ~ , максимальної висоти підйому 

тарілки h„1 	, висоти зависання h0 та швидкості посадки h 0~ 

17 

Визначення уточнених початкових умов для чисельного розв'язання рів- 
нянь математичної моделі руху тарілки вихідного клапана: 

/0 = 	зввгп = ~зпвх + (5 	(t0 = 	= t3, 	+ t), h = 0, h = 0 та уТОЧНене 
розв'язання рівнянь математичної моделі руху тарілки вихідного клапана 

згідно п.п. 3-8 
18 Формування уточнених результатів розв'язання рівнянь математичної мо- 

делі роботи гідравлічної частини поршневого бурового насоса 

19 
Визначення критерію и • hn1СL, = 117+1906• К~ при К~ - О.4 (або нормальних 
та дотичних напружень, що виникають при посадці тарілки на сідло, як для 
вхідного, так і вихідного клапана за допомогою методу кінцевих елементів) 

20 Перевірка критерію и • h11а, <_ 117+ 1906•К~ при К~ — О. 4 (або умови за допус- 
тимими нормальними та дотичними напруженнями) 

21 

_ 

Робота клапанів за критеріем п hmax (або умовою допустимих напружень в 
момент посадки тарілки на сідло) незадовільна. Корекція режимів роботи 
насоса, характеристик пружин для виконання умови нормальної роботи 
клапанів (виконання п.п. 1 — 20) та оптимізація за згаданими критеріями 

22 Робота клапанів за критеріем n • hmax (або за умовою допустимих нормаль- 
них та дотичних напружень) задовільна 

_ 23  Перевірка наявності зворотніх перетоків під час роботи насоса 
24 Робота насоса за умовою наявності зворотніх перетоків задовільна 
25 Робота насоса за умовою наявності зворотніх перетоків незадовільна 

26 Корекція режимів роботи насоса, характеристик пружин для виконання 
умови відсутності зворотніх пе.етоків (виконання п.п. 1 — 25) 

Визначення значення коефіціента подачі бурового насоса 

28 
Корекція режимів роботи насоса, характеристик пружин для забезпечення 
якомога більшого значення коефіціента подачі (виконання п.п. 1 — 27) при 

дотриманні нормальної роботи клапанних вузлів і насоса в цілому 
Результати розрахунку 

30 Висновок 
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Особливістю розв'язання даних систем е те, що для початку розв'язання си- 

стеми (2.26), необхідно мати розв'язок системи (2.27) або навпаки. Ця необхід-

ність викликана тим, що рух вихідного клапана починаеться після того, як закри-

еты я вхідний і пройде час, необхідний на стискання розчину до тиску, що спри-

чиняе відкриття вихідного клапана. 

Першим етапом е розв'язання рівнянь математичної моделі роботи вихідно-

го клапана (розв'язання рівняння (2.26)). На цьому етапі знаходимо наближену 

траекторію руху тарілки вихідного клапана на проміжку часу від моменту, що 

відповідае куту повороту кривошипа 5 (оскільки ще невідомий кут запізнення 

відкривання вихідного клапана q) до моменту посадки тарілки на сідло. По-

чаткові умови: t() = tcjn (гро = ~ ), h = 0, h = 0 . 

У результаті спрощення системи рівнянь (2.26) отримуемо нелінійне дифе-

ренціальне рівняння другого порядку. 

Використовуючи початкові умови, застосовуючи метод Адамса для чисель-

ного розв'язання, отримуемо розв'язок системи (2.26), з якого визначаемо: траек-

торію руху тарілки вихідного клапана нвих = f(о) на проміжку від гр = Ѕ до по- 

садки тарілки на сідло; кут (час) запізнення посадки тарілки вихідного клапана 

гр3пвиУ ; максимальну висоту підйому тарілки вихідного клапана hizax та висоту за- 

висання нов,11, що відповідае куту повороту кривошипа на 180° (поршень знахо- 

диться в крайній мертвій точці); швидкість тарілки в момент посадки на сідло 

нпосвих 

За критерій нормальної роботи гідравлічної частини поршневого бурового 

насоса використовуемо умову відсутності зворотніх перетоків в щілині клапана 

(ДИв. розДіл 1 .5 ), ТобТо V щ ~ 0 (дР > 0, Qy, < Qk ) . 

Ця умова перевіряеться на кожному наступному кроці чисельного 

розв'язання математичної моделі при зміні гр від 180° до моменту посадки таріл- 

ки на сідло. 

Якщо дана умова виконуеться, то в щілині клапана проходять прямі 
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протікання розчину. При цьому F 11 діе в сторону закривання клапана, як додат- 

кова пружина, і в рівнянні (2.26) використовуеться емпірична залежність 

f(h) при прямих протіканнях, отримана в результаті експериментальних 

досліджень [77] . 

Якщо в системі (2.26) починае виконуватись умова v < 0 

(др < 0, 0,7 > Q,-) , тобто починаються зворотні перетоки, то протягом їх дії гідро- 

динамічна сила діе в протилежному напрямку, створюючи опір посадці тарілки на 

сідло, перепад тиску дР мае від' емне значення та діе в сторону закриття клапана, 

коефіціент витрати клапана визначаеться за емпіричною залежністю для зворотніх 

перетоків ,и2 = f (h) . 

для перевірки даної умови при чисельному розв'язанні (2.26) і (2.27) вико-

ристовуеться функція signum (у), що вказуе на наявність чи відсутність зворотніх 

перетоків. 

На другому етапі визначаемо величину кута (час) запізнення відкривання 

вхідного клапана, який складаеться з кута запізнення посадки тарілки вихідного 

клапана грЗпвиг (визначений на першому етапі) та кута (часу), необхідного для 

етворення розрідження в гідравлічній частині ~р та подолання статичних сил: 

~зввх = / 7ІВИХ + Бр 

Отже, отримуемо початкові умови для розв'язання рівняння руху тарілки 

вхідного клапана (2.27): to = нзпвих + tp (,о = ~зпвих + бр ), h = 0, h = 0 . 

Аналогічним до першого етапу (розв'язання рівняння руху для тарілки ви-

хідного клапана) е етап розв'язання і вхідного клапана при використанні відпові-

дних його характеристик з врахуванням підпору на вхідній лінії. 

У результаті розв'язання (2.27) отримуемо: траекторію руху тарілки вхідно-

го клапана нвх = f(р) на проміжку від гр3ввх до моменту посадки тарілки на сідло 

(360° + грЗпвх ), кут (час) запізнення посадки тарілки вхідного клапана грз 	мак- пвх 

симальну висоту підйому тарілки вхідного клапана hm та висоту зависання 

що Відповідае куту повороту кривошипа на 360° (поршень знаходиться в крайній 
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мертВій точці); швидкість тарілки в момент посадки на сідло h' посвх 

При цьому перевіряеться умова наявності зворотніх перетоків на кожному 

наступному кроці чисельного розв'язання рівнянь математичної моделі роботи 

клапанного вузла при зміні гр від 3600 до моменту посадки тарілки на сідло. 

Після цього проводимо уточнений (повторний) розрахунок руху тарілки 

вихідного клапана згідно першого етапу, при цьому вже визначено величину кута 

(час) запізнення його відкривання: 0 ВВИХ = пвх + ст Початкові умови: 

(ор = Р зввхгх — Рзпвх + ст ( t0 = нзввиУ )~ h = O,h = O . 

На третьому етапі, отримавши характеристики руху тарілки 

(h = f (гр), h = І( гр), нпос ), перевіряеться умова п • hmax _< 117+1906•К~ при К~_ О.4 

[41, 54] (або за допомогою методу кінцевих елементів знаходимо нормальні та до-

тичні контактні напруження, які виникають в деталях клапанного вузла в момент 

посадки тарілки на сідло). Якщо виконуеться умова п• hmax < 117+1906• К~. при 

К~ 0.4 (або визначені напруження, які виникають в деталях клапанного вузла 

менші допустимих), тоді вважаемо, що робота клапанного вузла е задовільною. 

Якщо не виконуеться умова п • h,,,ax <_ 117+ 1906 • К~ (або напруження, які вини- 

кають в деталях клапанного вузла, більші за допустимі), необхідно проводити ко-

рекцію режиму роботи насоса, характеристик пружин для забезпечення умови но-

рмальної роботи клапанів. 

На наступному етапі, об'еднавши отримані розв'язки згідно попередніх ета-

пїв, отримуемо траекторії руху тарілок клапанів у залежності від кута повороту 

кривошипа (часу). При цьому отримуються результати про задовільність роботи 

поршневого насоса та його клапанних вузлів, тобто перевіряеться наявність зво- 

ротніх перетоків та умова п• нтах < 117+1906• К~ (або напруження, які виникають 

в клапанному вузлі в момент посадки тарілки на сідло). 

Після цього визначаеться дійсний коефіціент подачі насоса для вибраного 

режиму його роботи за формулою [94] : 



СОѕ зввга +  17 
	 2 

СОЅ Срзпвих 
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(2.39) 

 

де ~зпвап , ~3ввггх - кути повороту кривошипного валу, які відповідають моментам 

закриття та відкриття вихідного клапана відповідно. 

у результаті виконаної роботи отримуемо розрахунок сумісної роботи кла- 

панів поршневого бурового насоса. 

для забезпечення максимальної ефективності використання бурового насо-

са проводиться корекція режимів роботи насоса, характеристик пружин для за-

безпечення якомога більшого значення коефіціента подачі при дотриманні норма-

льної роботи клапанних вузлів і насоса в цілому. 

Використання запропонованого алгоритму розв'язання рівнянь математич-

ної моделі сумісної роботи клапанів бурового насоса дозволить конструкторам пі-

сля визначення коефіціента витрати клапана для проектованої конструкції кла-

панного вузла та гідравлічної частини насоса ще на стадії проектування поршне-

вих насосів визначати реальні значення коефіціента подачі насоса, які раніше ви-

значались тільки експериментально, підбирати характеристики пружин, прогно-

зувати характеристики роботи насоса з точки зору нормальної роботи клапанів та 

якомога більшого коефіціента подачі насоса, проводити оптимізацію конструкції 

та режимів роботи насоса за згаданими вище критеріями нормальної роботи. 

Висновки 

1. Запропоновано фізичну модель сумісної роботи клапанів бурового поршневого 

насоса, яка більш повно відображае сукупну дію процесів та явищ, що проходять 

в гідравлічній частині під час роботи трипоршневого бурового насоса. 

2. Вдосконалено математичну модель роботи клапанного вузла за рахунок враху-

вання: сумісної дії вхідного та вихідного клапанів, стискання бурового розчину та 

наявності в ньому домішок повітря; дії підпірного відцентрового насоса; змінної 

величини гідродинамічної сили від висоти підйому тарілки над сідлом; нелінійно-

сті коефіціента витрати клапана. 
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3 розроблено математичну модель сумісної роботи вхідного і вихідного клапанів 

лорІцневого бурового насоса, яка описуе взаемопов'язану роботу обидвох клапа- 

нів і найбільш повно відображае реальні умови роботи гідравлічної частини насо-

са. Рівняння опису роботи клапанних вузлів, які в неї входять, е нелінійними ди-

ференціальними рівняннями другого порядку, можуть бути вирішені чисельними 

методами. 

4. для розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапанів порш-

невого бурового насоса необхідно мати тільки один експериментальний фактор, 

що характеризуе конструкцію клапана, а саме функціональну залежність коефіці-

ента витрати клапана від висоти підйому тарілки. 

5. Розроблено алгоритм розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи 

клапанів, який дозволяе визначати траекторію руху тарілок клапанів та характе-

ристики роботи нового поршневого насоса на стадії проектування та проводити 

оптимізацію конструкції за критеріями нормальної роботи клапанів, а також ви-

бирати ефективні режими роботи існуючих поршневих насосів для забезпечення 

максимального коефіціента подач і насоса при дотриманні нормальних умов робо-

ти клапана. 

б. На основі розробленого алгоритму можна реалізувати програму для: моделю-

вання роботи бурового насоса; конструювання гідравлічної частини з викорис-

танням ЕОМ; визначення ефективних режимів його роботи за конкретних умов. 
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Розділ 3 

ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНА ЧАСТИНА 

3.1. Мета та завдання експериментальних досліджень 

Моделювання сумісної роботи клапанів та підвищення точності їх розраху-

нків з врахуванням нелінійної зміни коефіціентів на сьогодні е актуальною про- 

блемою. 

На даний час конструювання деталей гідравлічної частини бурового насоса 

і, зокрема, клапанного вузла проходить за наступною схемою: 

- 	спочатку виготовляються спроектовані конструкції вузлів гідравлічної 

частини насоса з врахуванням досвіду попередніх досліджень; 

- 	далі проводиться ряд натурних експериментів для даної конструкції і дослі- 

джуваного клапанного вузла для визначення дослідних параметрів, які впливають 

на показники роботи бурового насоса в цілому. Знімаються осцилограми руху та- 

рілок, індикаторні діаграми зміни тиску в гідравлічній частині бурового насоса; 

на основі проведених досліджень робляться висновки про доцільність вико- 

ристання нових конструкцій та надаються рекомендації щодо вдосконалення да-

них конструкцій деталей гідравлічної частини бурового насоса. 

Такі дослідження вимагають від конструкторів та виробників значних за-

трат коштів та часу, і це зумовлюе потребу використовувати спрощені методики 

розрахунку і математичні моделі роботи клапанів бурового насоса [ 14, 21, 31, 40, 

78, 99], проводити натурні експериментальні дослідження. 

При дослідженні нових конструкцій клапанів та гідравлічних частин буро-

вих насосів за допомогою математичного моделювання (див. розділ 2) необхідно 

ще на стадії проектування визначити експериментально лише коефіціент витрати 

клапана, якомога точніше та з меншою собівартістю досліджень. Тільки отрима- 

вши значення величини даного коефіціента, можливо розв'язати систему рівнянь 

математичної моделі сумісної роботи клапанів бурового насоса та визначити ха-

рактеристики його роботи. 
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Коефіиіент витрати клапана ,и залежить від великої кількості факторів 

(Див, розділ 1.5), а саме: геометрії деталей клапанного вузла (геометрія сідла, уіці-

льнення, ребер, кута нахилу, діаметра тарілки тощо), геометрії гідравлічної части- 

яи (віддаль між стінками, віддаль від тарілки до вихідного трубопроводу, шорст-

кості поверхонь), параметрів розчину (густина, в'язкість), параметрів руху розчи-

яу (швидкості, числа Рейнольдса), мае складний характер, е змінним по висоті 

піДиому тарілки h і значно залежить від умов роботи насоса. Тому, з огляду на 

сказане, його слід визначати експериментально для конкретної конструкиії кла-

панного вузла на повнорозмірній моделі гідрблока з відтворенням реальних умов 

роботи насоса. 

Відомо [141, 142], що досліджувати будь-які гідродинамічні явища можна 

трьома способами: 1) теоретично; 2) за допомогою натурних (стендових) експе-

риментів; 3) чисельно (за допомогою комп'ютерних експериментів). Найкращим 

варіантом, з точки зору достовірності отриманих результатів, е поеднання иих 

трьох способів. 

На сьогодні теоретичне вирішення важливих прикладних задач гідрогазо-

динаміки практично неможливе [141 -145, 151 - 153]. 

Слід відмітити, що, незважаючи на ряд переваг, стендовим експериментам 

характерні і принципові недоліки. Вони не можуть подати достатнього кількісно-

го розподілу параметра в досліджуваній області. У кращому випадку дослідник 

отримуе якісну картину розподілу одного - двох параметрів. Отримання кількіс-

них характеристик параметрів можливо лише в обмеженій кількості точок, в яких 

ветановлені датчики, при цьому прилади можуть своею наявністю в потоиі внести 

негативний вплив на точність результатів експеримента. В деяких випадках про-

ведеііня натурного експеримента е неможливим або дуже утрудненим (не говоря-

чи вже про вартість досліджень). Проведення стендового експеримента вимагае 

використання натурного обладнання, складної апаратури, значних затрат коштів 

Та часу, але при цьому отримуються найбільш достовірні результати. 

Комп'ютерний експеримент може проводитись у довільних просторових чи 

часових діапазонах, для будь-яких тисків і температур, дозволяе отримувати роз- 
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поділ всіх параметрів у всій розрахунковій області і в кожній окремо вибраній то- 

чці досліджуваної області, а також якісно і кількісно простежувати еволюцію до-

сліджуваного явища (якщо процес нестаціонарний). Чисельне комп'ютерне моде-

лювання мінімізуе кількість необхідних натурних експериментальних досліджень, 

які е, зазвичай, надто дорогі, а також дозволяе отримувати результати иих дослі-

джень в необхідній формі. Воно дозволяе зменшити витрати на метод проб та по-

милок при проведенні експериментальних робіт. Це дае можливість провести оп-

тимізацію проектованого виробу розрахунковими методами, використовуючи на-

турний експеримент на заключному етапі. При цьому корекція можливих поми-

лок переноситься на заключну стадію. 

У [ 143, 144] відмічено переваги комп'ютерного експеримента над натур-

ним: можна довільно задавати такі властивості рідин, як густина, в'язкість; можна 

проводити двомірні дослідження, що практично неможливо при натурному екс-

перименті; дослідник не обмежений у виборі параметрів руху рідини; дослідник, 

який проводить дослідження за допомогою чисельних методів, може перевірити, 

як впливають на результати прийняті в моделі допущення і спрощення, що немо-

жливо зробити ні експериментатору при проведенні натурного (стендового) екс-

перимента, ні теоретику; дослідження, які можуть бути проведені з використан-

ням рівнянь Ейлера і Нав'е-Стокса чисельними методами, неможливо провести за 

допомогою натурного експеримента; можна отримати анімований процес роботи 

виробу, який дозволяе краще зрозуміти досліджуваний процес чи явище. 

Ці переваги зробили комп'ютерне моделювання на сьогодні основним ін-

струментом при дослідженні складних нелінійних і нестаціонарних процесів ди-

наміки рідини і газу. Наука, яка присвячена чисельним експериментам в динаміці 

рідин та газів, сформувалася у дисципліну — вичислювальна гідрогазодинаміка (в 

англійській транскрипції Computational F1uid Dynamics або CFD). 

Вичислювальна гідрогазодинаміка — розділ науки, призначений для моде-

лювання руху рідин та газів, а також тепломасопереносу в різноманітних об'ектах 

та системах. Вона базуеться на чисельному розв'язанні рівнянь Нав'е-Стокса [ 135, 

141 — 145, 148 — 153], які повністю описують динаміку руху рідин. Для опису 
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конкретного руху потоку рідини враховуються додаткові фактори та ефекти, на-

приклад, турбулентність, хімічні реакції, горіння та інші. Ці рівняння і описані 

математично додаткові фактори, а також початкові та граничні умови для їх ви-

рішення складають математичну модель руху потоку рідини, яка вирішуеться чи-

сельними методами. 

3вичайно, чисельне моделювання, яке мае ряд переваг, мае і недоліки, на- 

приклад: складність розробки універсальних програм, які б використовувались 

для дослідження різного роду явищ в межах единого підходу; труднощі або не-

можливість коректної постановки деяких типів граничних умов; високі вимоги до 

ЕОМ щодо їх продуктивності. 

Використання чисельних методів в гідродинаміці все більше зростае, проте 

натурний експеримент на сьогодні залишаеться критеріем істини [131, 144 - 14$]. 

Найбільш часто інженерні розрахунки проводяться для турбулентних пото- 

ків рідини. Особливості моделювання турбулентного руху розглянуто в [135, 142 

- 145, 14$, 151 - 153, 162, 163, 165]. Відомо, що нестаціонарні рівняння Нав'е-

Стокса в повній мірі описують турбулентний рух. Тому їх розв'язок мав би дати 

реальну картину руху турбулентного потоку. Однак часовий і просторовий масш-

таби турбулентності настільки малі, що необхідна кількість вузлів сітки і крок за 

часом, які необхідні для опису процесу такі, що не дозволяють вирішувати ці за-

дачі на сучасних ЕОМ [142, 150]. Вважаеться, що для моделювання турбулентно-

сті необхідна сітка зі щільністю 10 вузлів на 1 см3. 

Отже, використання в інженерній практиці повних рівнянь Нав'е-Стокса 

для розрахунку турбулентних потоків призвело б до великих затрат часу та кош-

тів. Тому для практичних цілей, як правило, достатньо знати усереднені характе-

ристики руху, що можуть бути отримані шляхом усереднення рівнянь за деяким 

малим інтервалом часу. У результаті цього повні рівняння Нав'е-Стокса перетво-

рюються на рівняння, в яких отримуються так звані "рейнольдсові напруження" і 

середні значення параметрів руху потоку рідини. В отриманих таким чином усе-

реднених за часом рівняннях необхідно встановити зв'язок між напруженнями 

Рейнольдса і усередненими параметрами руху. для цього на сьогодні використо- 
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Вуегься досить багато моделей турбулентності і одна з найбільш розповсюджених 

k_e модель турбулентності [135, 142, 143, 145, 148, 150, 151]. Отже, на сього- 

Дні основний напрямок чисельних методів моделювання турбулентності полягае у 

Вирішенні усереднених рівнянь Нав'е-Стокса. 

При поеднанні натурного та комп'ютерного експериментів, дослідження 

проводяться за допомогою комп ютерного експеримента, а натурний — викорис-

товуеться для дослідження адекватності, відпрацювання і уточнення 

комп'ютерного. Цей шлях е найбільш доцільним та оптимальним, і при ньому до-

сягаються найкращі результати. 

У даній роботі для дослідження коефіціента витрати клапана використову- 

еться поеднання комп'ютерного та стендового експериментів. Після проведення 

комп'ютерного експеримента необхідно перевірити його адекватність до стендо-

вого. При задовільній адекватності дана методика проведення комп'ютерного 

експеримента використовуеться для подальших досліджень коефіціентів витрати 

клапанів інших конструкцій. При незадовільній адекватності необхідно провести 

аналіз та уточнення математичної моделі руху бурового розчину. Після чого не-

обхідно перевірити і відпрацювати методику проведення комп'ютерного експе-

римента. 

Мета експериментальних досліджень: стендові та комп'ютерні дослідження 

для визначення функціональної залежності коефіціента витрати клапана ,и від ве-

личини висоти підйому тарілки lr з наступною перевіркою адекватності 

комп'ютерного експеримента до стендового. 

для досягнення поставленої мети необхідно вирішити такі завдання: 

- для проведення експериментальних досліджень коефіціента витрати клапа-

на ,и необхідно розробити та відпрацювати методики проведення стендового та 

комп'ютерного експериментів, які б найреальніше відображали умови роботи гід-

равлічної частини бурового насоса; 

- дослідити та визначити функціональну залежність коефіціента витрати кла-

панів №5 та №9 (приеднувальні розміри яких відповідають вимогам стандарту 

АР1 [48]) за допомогою стендового експеримента; 
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- дослідити та визначити )ункціональну залежність коефіціента витрати 

клапанів N~5 та №9 за допомогою комп'ютерного експеримента; 

- перевірити адекватність комп'ютерного експеримента до стендового; 

- описати функціональну залежність коефіціента витрати клапана ,u = f (h) 

емпіРично для використання ії при розв'язанні математичної моделі сумісної ро-

боти клапанів бурового насоса (див. розділ 2). 

3.2. Стендовий експеримент 

3.2.1. Будова установки та методика проведення стендового експеримен-

та для дослідження коефіціента витрати клапана 

для вирішення поставлених задач експериментальних досліджень викорис-

товувалась модернізована установка УДК-1М, яка знаходиться на кафедрі нафто-

газового обладнання ІФНТУНГ. Установка дозволяе досліджувати коефіціент ви-

трати клапана як при прямому протіканні, так і при зворотньому перетоку розчи-

ну в щілині клапанних вузлів різних конструкцій. Хоча зворотні перетоки скла-

дають незначний проміжок часу від загального циклу руху тарілки, проте вони 

значно впливають на характер посадки і кут запізнення посадки тарілки на сідло. 

Схема установки показана на рис.3.1, а загальний вигляд установки - на 

рис. 3.2. Технічна характеристика приведена в табл. 3.1. 

Таблиця 3.1 

Технічна характеристика установки УДК - 1 М 

Назва та параметри обладнання 
_ 

Тип, 
характеристика 

Водяний лічильник ВТ-100 
Відцентровий насос 

Подача, м'/с 
Напір, м. вод. ст 

6КМ-12 
0.045 

20 
Електродвигун відцентрового насосу 

Потужність, кВт 
Частота обертання вала, хв- ' 

А2-61-4М201 
13 

1500 
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Принцип роботи установки наступний: при дослідженні прямого протікання 

у кдапані, для вільно плаваючої підпружиненої тарілки, рідина (у даному випадку 

ВоДа), яка знаходиться в резервуарі 1 за допомогою відцентрового насоса б пода- 

еты я через пневмокомпенсатор 4 до клапанної коробки 3. При цьому засувки 10, 

11 та 15 закриті, а засувки 9, 13 та 14 повністю відкриті. Подача рідини регулю-

еты я за допомогою засувки 12. Після проходження через клапанну коробку 3, да-

лі рідина проходить через пневмокомпенсатор 5, водяний лічильник 8 (ВТ-100) 

до зливного трубопроводу і знову в резервуар 1. 

У процесі дослідження заміряеться: висота підйому тарілки h за допомогою 

індуктивного датчика переміщень розташованого в клапанній коробці, а також 

візуально за допомогою мірної лінійки; тиск над та під тарілкою за допомогою 

манометрів на пульті 18 (або тензометричних датчиків тиску 20); подача відцент-

рового насоса Q за допомогою водяного лічильника 8. Конструкція даної установ-

ки передбачае можливість досліджувати різні конструкції клапанів шляхом заміни 

перехідної втулки 24. Передбачено також можливість змінювати жорсткість та 

силу попереднього підтиснення пружини 27. Зміна сили підтиснення пружини 

здійснюеться обертанням перехідної втулки 23 і переміщенням ії в осьовому на-

прямку. 

При дослідженні зворотніх перетоків використовуеться клапанна коробка 2. 

Рідина подаеться із резервуару 1 за допомогою відцентрового насоса 6 через пне-

вмокомпенсатор 4. При цьому засувки 10 та 15 відкриті, а засувки 9, 11 та 14 по-

вністю закриті. Подача рідини заміряеться за допомогою водяного лічильника 8. 

Під час експеримента тиск над та під тарілкою вимірюеться за допомогою мано-

метрів (або тензометричних датчиків тиску). Тарілка 25 у даному випадку жорст-

ко закріплена на заданій висоті відносно сідла 21 за допомогою штифта 22. Висо-

Та підйому тарілки 25 регулюеться шляхом обертання перехідної втулки 23 і 

переміщенням ії в осьовому напрямку. 

Для впевненості у достовірності результатів і виключення випадкових по-

хибок експериментальні дослідження повторювались по декілька раз, а значення 

вИмірювальної величини приймалося середнім арифметичним. 
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Рис. 3.2. Загальний  вигляд  установки  УДК-1М: 

а- вид  спереді; 6 - вид  збоку  
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Рис. 3.9. Розбиття  області  розрахунку  на  сітку  кінцевих  об'емів: 

а- розбиття  без  подрібнення; б- розбиття  з  подрібненням  

Для  більш  точного  розрахунку  параметрів  руху  рідини  в  щілині  клапанного  

вузла  подрібнення  сітки  задавалось  в  області  між  конічними  робочими  поверхня- 

ми  сідла  та  тарілки. Ця  локальна  область  е  найменшою, особливо  при  невеликих  

підйомах  тарілки  над  сідлом. Для  подрібнення  сітки  в  цій  області  задавались  кри- 

терії  подрібнення  початкової  сітки  таким  чином, щоб  кількість  кінцевих  об'емів  у  

перерізі  щілини  була  не  менше  5- 7. Таке  розбиття  сітки, як  стверджують  вироб- 

ники  програми, дае  найбільш  точні  результати  і  призводить  до  зменшення  необ- 

хідної  потужноrгі  комп'ютерної  техніки. 

Після  розбиття  досліджуваної  області  на  сітку  кінцевих  об'емів  задаються  

граничні  умови  на  вході  (поверхня  А, рис. 3.7, 3.8) та  на  виході  рідини  (поверхня  

в, рис. 3.7, 3.8): можна  задавати  витрату, швидкість  руху  рідини  та  тиск  як  на  

вході, так  і  на  виході  (поверхні  А, В), також  вибирати  опції  розрахунку  такі, як  

критерії  сходимості, цілі, параметри  рідини  (густина, в'язкість, модель  неньюто- 
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gівської  рідини). "Цілі  розрахунку" — це  параметри, які  необхідно  визначити  в  

процесі  розрахунку. Тобто, якщо  вибрати  "ціллю  розрахунку" тиск, то  після  його  

визначення  розрахунок  припиняеться, недивлячись  на  те, що  можливо  швидкість  

руху  рідини  чи  інший  параметр  визначений  в  грубшому  наближенні. Слід  відзна- 

циТи, що  програма  мае  базу  даних  характеристик  рідин, яку  можна  поповнювати  і  

з  якої  вибираеться  необхідна  рідина  для  досліджень. 

Слід  відзначити, що  глинисті  розчини, які  використовуються  при  бурінні, 

внаслідок  структурності  не  підчиняються  загальним  гідравлічним  законам  для  

ньютонівських  рідин,тому  для  них  повинна  застосовуватись  теорія  пластичного  

руху  Бінгама. Таким  розчинам  притаманний  крім  ламінарного  і  ryрбулентного  

руху, ще  й  структурний  (пластичний) режим  руху. Існують  і  інші  теорії  та  моделі  

неньютонівських  рідин  [22, 124, 147, 150]. При  проведенні  комп'ютерного  експе- 

римента  за  допомогою  CosmosFloWorks можливо  моделювати  рух  таких  розчинів. 

Аналіз  отриманих  результатів  здійснюеться  за  допомогою  постпроцесора  

програми  і  може  виконуватись  як  під  час  розрахунку, так  і  по  його  закінченні. 

Постпроцесор  володіе  широкими  можливостями  візуалізації  скалярних  і  вектор- 

них  змінних  на  різних  геометричних  об'ектах, а  також  дозволяе  проводити  оброб- 

ку  результатів  розрахунку. 

Адекватність  використовуваних  чисельних  методів  підтверджуеться  вироб- 

никами  даної  програми  на  великій  кількості  прикладів  і  при  високій  точності  роз-

рахунку. для  більшості  задач  похибка  не  перевищуе  10°/о. 

При  розрахунку  проходить  автоматичне  визначення  областей  та  зон  ламіна- 

рного  чи  турбулентного  руху  потоку  і  при  цьому  використовуеться  та  чи  інша  ма- 

тематична  модель. 

У  результаті  розрахунку  моделі  руху  рідини  (вирішення  рівнянь  Нав'е- 

Стокса) отримуються  шукані  параметри: швидкість  руху  рідини, загальний  та  ди- 

намічний  тиск  в  гідравлічній  частині  тощо. 

У  даній  програмііснуе  так  званий  інженерний  калькулятор, який  дозволяе  

на  основі  результатів  розрахунку  обчислювати  перепад  тиску, число  Рейнольдса, 

коефіціенти  місцевого  та  лобового  опору  тощо. 
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І  Іри  провеленні  розрахунків  sадава.іася  об'емна  витрата  на  ііоверхні  д, 

Внхо,іі  ( поверхня  В) задавався  тиск. Початкові  умови  подано  в  табл. 3.10 та  3. І  1. 

Результаті-і  розрахунків  иредставляються  за  допомогою  різпиманітних  

Моя;;пlвостей  програми  (див. роsділ  4). 

Після  створення  комп'ютерної  моделі  та  розрахунку  параметрів  руху  рідини  

в  гідрав:іічній  частині  установки  визначаеться  перепад  тиску  zIP npu ріsних  зпа- 

ченнях  висоти  підйому  тарілки  h та  подачі  Q. Аналогічно, як  в  п. 3.2.3, виsнача- 

еться  коефіціент  витрати  клапана  tr sa формулами  (3.1) та  (3.2). Значення  тисків  Рі  

та  Р, визначаються  з  комп'ютерного  моделювання, як  інтегральні  значення  зага- 

льного  тиску  в  перерізах, що  відповідають  аналогічним  місцям  встановлення  ма- 

нометрів  в  експериментальній  установці  (рис. 3.10). 
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Tota1 Pressure Ра] 

Рис. 3.10. Схема  для  визначення  перепаду  тиску  на  тарілці  
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3.3.2. Результати  експеримента  

Дані, отримані  в  результаті  комп'ютерного  експеримента  (комп'ютерного  

моделювання  руху  потоку  рідини  ), подано  в  табл. 3.10 та  3.1 1. 

Таблиця  3.10 

результати  досліджень  залежності  коефіціента  витрати  клапана  Nº5 від  висоти  

підйому  тарілки  при  комп'ютерному  експерименті  

Nº 
п/п  

Висота  
підйому  
тарілки  
h, М  

Початкові  
умови  на  

поверхні  А, 
(подача  Q, 

М3ЇС) 

Початкові  
умови  на  

поверхніВ, 
(тиск  Р, Па) 

Перепад  тиску  на  
тарілді  дР, Па  
(при  врахуванні  

поправки)* 

Коефідіент  
витрати  кла- 
пана  u, роз- 
рахований  за  
формулою  

(3.1) 

при  прямих  протіканнях  
0 0 

2 0.00125 0.001197 101325 14921.98 0.93 

3 0.002 0.00125 101325 7247.392 0.871 

4 0.00325 0.001509 101325 4636.915 0.809 

5 0.00425 0.002178 101325 5924.385 0.79 

6 0.005 0.003743 101325 14331.29 0.742 

0.006 0.005012 101325 24138.87 0.638 

0.007 0.006512 101325 28846.27 0.65 

9 0.008 0.007728 101325 30171.39 0.66 

10 0.009 0.01 101325 33451.72 0.721 

11 0.01 0.0111111 101325 35492.55 0.70 

12 0.011 0.0125 101325 39460,22 0.679 
13 0.012 0.014285 101325 39608.72 0.71 

14 0.0125 0.014925 101325 42254.43 0.6895 
15 0.014 0.0166666 101325 45990.38 0.659 

16 0.015 0.01754386 101325 45633.74 0.65 
17 0.016 0.02 1 01 325 53270.68 0.643 
18 0.01775 0.02254306 101325 56396.33 0.635 

при  зворотніх  перетоках  
0 0 

ч  

0.0015 0.0012 130000 34631.8 0.51 

0.0025 0.0017 130000 42792.65 0.39 
4 0.0035 0.0015 130000 38249.47 0.26 
5 

~ 

0.0045 0.0019 130000 36844.45 0.261 

0.0055 0.0038 '130000 136380.4 0.222 
_7 0.007 0.003 130000 109065.8 0.154 
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Таблиця  3.1 1 

результати  досліджень  залежності  коефіціента  витрати  клапана  №9 від  висоти  

підйому  тарілки  при  комп'ютерному  експерименті  

П/в  

Висота  
підйому  
тарілки  
h, м  

Початкові  
умови  на  

поверкні  А, 

(п  м/с) 
одача  

Q 

Початкові  
умови  на  

поверхніВ, 
(тиск  Р, Па) 

Перепад  тиску  на  
тарілці  дР, Па  
(при  врахуванні  

поправки)* 

Коефіціент  
витрати  кла- 
пана  јt, роз- 
рахований  за  
формулою  

(3.1) 

при  прямих  протіканнях  
Л  0 0 101325 0 0 

~ 0.001214 0.0016439 101325 9499.371 0.907718571 

3 0.002 0.003841753 101325 11689.7004 1.160828826 

4 0.003 0.006252 101325 14934.65712 1.11431191 

5 0.004 0.0084797 101325 17182.79027 1.056857893 

6 0.005 0.01089195 101325 18634.13527 1.042942144 

7 0.006 0.012951 101325 20688.72769 0.980845558 

8 0.007 0.015193 101325 24973.60332 0.897752511 

9 0.008 0.017354 101325 26642.69809 0.86877739 

10 0.00907 0.019305 101325 24490.99319 0.889172736 

11 0.01 0.021386 101325 25721.58961 0.871848881 

12 0.011 0.023131 101325 26678.659 0.841814804 

13 0.012 0.024367 101325 27298.4928 0.80368266 

14 0.013 0.0257647 101325 28181.82767 0.77208757 

15 0.014 0.0267515 101325 27846.70034 0.748926023 

16 0.015 0.0284588 101325 29738.14767 0.719631802 

при  зворотніх  перетоках  
1 	~ 	0 - - 0 0 

2 0.001 0.00833 121300 40000 2.721129338 

3 0.002 0.00952 121300 29000 1.826326348 

4 0.003 0.0129 121300 28000 1.679175641 

5 0.004 0.00909 121300 9489 1.524532237 

6 0.005 0.0157 121300 22762 1.360202733 

7 0.006 0.0119 121300 10172 1.285310347 

8 0.007 0.0211 121300 26000 1.221938861 

9 0.008 0.013 121300 8424 1.157396571 
10 0.009 0.01626 121300 9903 1.186913093 

L11 0.01 0.013175 121300 7000 1.029584885 

* Оскільки  під  час  проведення  комп'ютерного  експеримента  по  визначенню  Ft 

не  враховуеться  сила  пружини  і  ваrа  клапана, то  при  визначенні  перепаду  тиску  

41' їх  необхідно  враховувати. 
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Графічні залежності отриманих коефіціентів витрати клапанів №5 і №9 від 

Висоти підйому тарілки над сідлом h в результаті комп'ютерного експеримента та 

апроксимованих показано на рис. 3.11 — 3.14. 

Для апроксимації отриманих результатів використовувалась програма 

ТаЬ eCurve2D5.O (фірми ЅРЅЅ), яка призначена для підбору емпіричних залежнос- 

тей. 

Збільшення коефіціента витрати клапана ,и до певного значення висоти h, a 

потім його зменшення зумовлено тим, що спочатку при збільшенні щілини клапа- 

1 
на зменшуеться коефіціент місцевого опору _ 	 , а в подальшому, при збіль- 

шенні h, відбуваеться відривання потоку розчину від стінок сідла та тарілки і зна-

чне обтискання потоку, що призводить до збільшення коефіціента місцевого опо- 

рУ 

Після апроксимації результатів досліджень отримуемо наступні емпіричні 

залежності. 

Для клапана №5 при: 

- прямих протіканнях рідини (величина достовірності апроксимації 0.958) 

(0.00053 + 4685.278 • h + 1820674 н г + 2896.808 • h3 + 2.538 101 ° h4 + 0.44207 h') • 3 7 
(1 + 3263.473 h + 2796023 • н г -1555.16 h3 + 4.2186438.101 ° • h4 - 0.24771 h' 	( 	) ) 

- при зворотніх перетоках рідини (величина достовірності апроксимації 0.98) 

_ (-5.44496 •10 -' + 7.687422 .h05 ) 

(1- 48.867055 • h °' + 983.4152 • h) 	
(3 8 ) 

Для клапана №9 при: 

прямих протіканнях рідини (величина достовірності апроксимації 0.99) 

(-0.00143 - 0.14662 • h°• 5 + 318.6378• h)• 	
(3.9) 

(1-40.6585•h0• 5 +685.819•h) 

- при зворотніх перетоках рідини (величина достовірності апроксимації 

0.952) 

(0. 00116 + 4265.188 • h + 2656120 • h2 - 5819. 86 • h3) 	
(3.10) 

(1-12 78.48 • h + 2843435.7 • h' + 112 72.255 • h 3 + 100.35 794 • h 4 ) 
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Рис. 3.11. Залежність  ,и  від  h npu прямих  протіканнях  рідини  для  клапана  №5: 

1 - комп'ютерний  експеримент; 2 - апроксимована  залежність  
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Рис. 3.12. Залежність  ,и  від  h npu зворотніх  перетоках  рідини  для  клапана  №5: 

1 - комп'ютерний  експеримент; 2 - апроксимована  залежність  



1 

0.8 

D.6 

D.4 

0.2 

h, М  0.002 0.004 0.006 0.008 0.01 0.012 0.014 

1 .4 - 

Рис. 3.13. Залежність  ,и  від  h npu прямих  протіканнях  рідини  для  клапана  №9: 

1 - комп'ютерний  експеримент; 2 - апроксимована  залежність  
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Рис. 3.14. Залежність  ,и  від  h npu зворотніх  перетоках  рідини  для  клапана  N29: 

1 - комп'ютерний  експеримент; 2 - апроксимована  залежність  
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3,4. Перевірка  адекватності  результатів  комп'ютерного  експеримента  до  

стендового  

Для  перевірки  адекватності  комп'ютерного  експеримента  до  стендового  спі- 

вставили  отримані  результати  двох  методів  досліджень. 

у  табл. 3.12 зведено  результати  дослідження  коефіціента  витрати  клапана  ,u 

двома  методами  та  розраховані  за  відповідними  апроксимованими  залежностями. 

Таблиця  3.12 

Результати  досліджень  

Nº 

Висота  
підйому  
тарілки  
h, м  

Значення  
коефіціента  

витрати  
клапана  ~, 

в  результаті  
стендового  
експериме- 

нта  

отриманого маного  

е мпі- 

Значення  
коефіціента  
витрати  

клапана  ~, 
отриманого  
за  відповід- 
ною  
ричною  за- 
лежністю  
(3.3)-(3.6) 

Значення  
коефіціента 	ви- 

трати  
клапана  ,и, отри- 

в  резуль- 
,тат і  

комп  ютерного  
моделювання  
(похибка, °/о) 

Значення  коефіці- 
ента  витрати  кла- 
пана  ,и  отриманого  
за  відповідною  

емпіричною  зале- 
жністю  (3.7) - 

(3.10) (похибка  по  
відношенню  до  

стендового  експе- 
римента, °/о) 

1 2 3 4 5 6 
Клапан  Nº5, прямі  протікання  

1 0 0 0.01785 0 [0) 0.000536 (0) 
2 0.00125 0.9526 0.83475 0.93 (2.37) 0.917578 (3.67) 
3 0.002 0.88 0.9373 0.871 (1.02) 0.880008 (0.001) 
4 0.00325 0.806 0.86523 0.809 (0.37) 0.813375 (0.92) 

_ 5  
6 

0.00425 0.8 0.80592 0.79 (1.25) 0.771811 (3.52) 

0.005 0.75 0.77216 0.742 (1.06) 0.746621 (0.45) 
7 0.006 0.65 0.73808 0.638 (1.84) 0.71937 (7.912) 
8 0.007 0.673 0.71274 0.65 (3.41) 0.697877 (3.69) 
9  0.008 0.674 0.69334 0.66 (2.07) 0.680878 (1.02) 
10 

Ф  
0.009 0.732 0.67808 0.721 (1.50) 0.667387 (8.82) 
0.01 0.702 0.6658 0.701 (0.28) 0.65663 (6.46) 

12 

Ф  
14 

Ф  
16 

17 

0.011 0.697 0.65573 0.679 (2.58) 0.648004 (7.03) 
0.012 0.7074 0.64734 0.71 (0.36) 0.641041 (9.3) 
0.0125 0.691 0.64365 0.6895 (0.21) 0.638067 (7.66) 
0.014 0.666 0.63418 0.659 (1.05) 0.630747 (5.29) 
0.015 0.663 0.62894 0.65 (1.96) 0.626923 (5.44) 

0.016 0.6545 0.62437 0.643 (1.75) 0.623745 (4.69) 

0.01775 0.6316 0.61766 0.635 (0.53) 0.61937 (1.94) 
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Продовження табл. 3.12 

1 

4 
5 
б 
7 

і 	3 4 5 6 
Клапан №5, зворотні перетоки 

0 0 0.000212758 0 (0) 5.44Е-05 (0) 
0.0015 0.53 0.528623842 0.51 (3.77) 0.511027 (3.58) 
0.0025 0.3709 0.372666845 0.39 (4.89) 0.378568 (2.07) 
0.0035 0.2594 0.279158882 0.26 (0.23) 0.273203 (5.32) 
0.0045 0.2544 0.230718907 0.261 (2.52) 0.240135 (5.60) 
0.0055 0.2168 0.201470251 0.222 (2.34) 0.204711 (5.57) 
0.007 0.1633 0.173315557 0.154 (5.49) 0.169448 (3.76) 

Клапан №9, прямі протікання 
1 0 0 0.004199429 0 (0) 0.00143 (0) 
2 0.00121 0.9192952 0.983270297 0.9077 (1.26) 0.91429 (0.54) 
3 0.002 1.1356273 1.061617657 1.1608 (2.17) 1.13727 (0.14) 
4 0.003 1.104144 1.082026577 1.1143 (0.91) 1.139622 (3.21) 
5 0.004 1.0515372 1.064655427 1.0568 (0.50) 1.078549 (2.57) 
6 0.005 1.0251725 1.030770658 1.0429 (1.70) 1.017559 (0.74) 
7 0.006 0.9686342 0.99006538 0.9808 (1.24) 0.966178 (0.25) 
8 0.007 0.9283525 0.947550669 0.8977 (3.29) 0.924039 (0.46) 
9 0.008 0.9074885 0.905984483 0.8687 (4.26) 0.889337 (2.00) 
10 0.009 0.866193 0.86691528 0.8891 (2.58) 0.86041 (0.67) 
11 0.01 0.8476101 0.831 191821 0.8718 (2.78) 0.835971 (1.37) 
12 0.011 0.808417 0.799235808 0.8418 (3.97) 0.815058 (0.82) 
13 0.012 0.7750173 0.771197885 0.8036 (3.57) 0.79695 (2.83) 
14 0.013 0.7510139 0.747051662 0.7720 (2.73) 0.781108 (4.01) 
15 0.014 0.72155 0.72665278 0.7489 (3.65) 0.76712 (6.32) 
16 0.015 0.7064644 0.70977726 0.7196 (1.83) 0.754667 (6.82) 

1 
Клапан №9, зворотні перетоки 

0 0 0.007621 0 (0) 0.00116 (0) 
2 0.001 2.66343774 2.476018 2.7211 (2.12) 2.698844 (1.33) 
3 0.002 1.90234483 2.043633 1.8263 (3.99) 1.951328 (2.57) 
4 
5 

0.003 1.70138180 1.675775 1.6791 (1.30) 1.612847 (5.20) 
0.004 1.51387458 1.443408 1.5245 (0.69) 1.439267 (4.93) 

6 0.005 1.42449430 1.31929 1.3602 (4.51) 1.335405 (6.25) 

8 

0.006 1.27318314 1.26259 1.2853 (0.94) 1.266639 (0.51) 
0.007 1.24503340 1.233366 1.2219 (1.85) 1.217855 (2.18) 
0.008 1.14042104 1.195464 1.1573 (1.46) 1.181488 (3.60) 

0 0.009 1.12618648 1.116769 1.1869 (5.11) 1.153348 (2.41) 
11 0.01 1.03892076 0.968817 1.02958 (0.89) 1.130935 (8.81) 
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Вважаемо, що  комп'ютерний  експеримент  адекватний  стендовому  експери-

Менту, оскільки  максимальна  похибка  отриманих  результатів  не  перевищуе  5.5 % 

(лри  порівнянні  стендового  і  комп'ютерного  експериментів) та  9% (при  

застосуванні  апроксимованого  виразу). 

Середне  значення  похибок: 

для  клапана  №5 при  прямих  протіканнях  та  зворотніх  перетоках  відповід-

но  1.32% та  2.78% (при  порівнянні  стендового  і  комп'ютерного  експери-

ментів) і  відповідно  3.92% та  4.32% при  апроксимації; 

для  клапана  №9 при  прямих  протіканнях  та  зворотніх  перетоках  відповід-

но  2.279% та  2.083% (при  порівнянні  стендового  і  комп'ютерного  експе-

риментів) і  відповідно  2.048% та  3.44% при  апроксимації. 

Отже, подальші  дослідження  коефіціента  витрати  для  інших  конструкцій  і  

типорозмірів  клапанів  та  гідравлічних  частин  бурових  насосів, можна  проводити  з  

достатньою  точністю  за  допомогою  вичислювальної  гідрогазодинаміки  за  запро-

понованою  вище  методикою. 

Висновки  

1. Отримано  експериментальні  функціональні  залежності  коефіціента  витрати  

клапанів  №5 та  №9 при  прямих  протіканнях  та  зворотніх  перетоках  за  допомогою  

стендового  та  комп'ютерного  експериментів  за  розробленими  методиками. 

2. На  основі  експериментальних  даних  підібрані  емпіричні  залежності  коефіціента  

витрати  клапана  ,и  від  висоти  підйому  тарілки  h. Апроксимація  результатів  прове-
дена  з  достатньою  для  інженерних  розрахунків  точністю. 

З. Проведено  статистичну  обробку  отриманих  результатів  стендового  експериме-

нта  і  визначено, що  їх  відносна  похибка  складае  менше  5%, а  похибка  визначення  

коефіціента  витрати  - менше  5%. 

4. Отримані  результати  у  повній  мірі  характеризують  особливості  конструкції  са-

модіючих  клапанів  та  умов  їх  роботи  і  можуть  бути  використані  при  розв'язуванні  
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рівнянь  математичної  моделі  сумісної  роботи  вхідного  та  вихідного  клапанів  бу-

рових  насосів  відповідних  конструкцій  (2.26) - (2.27). 

5. встановлено  адекватність  отриманих  результатів  комп'ютерного  моделювання  

до  стендового  експеримента, оскільки  максимальна  похибка  отриманих  результа-

тів  не  перевищуе  5.5%, а  середне  значення  похибки  - 4.4%. 

б, Запропонована  методика  проведення  комп'ютерного  експеримента  по  визна-

ченню  коефіціента  витрати  клапана  ,и  = f (h) може  бути  використана  для  дослі- 

дження  клапанів  інших  конструкцій  та  типорозмірів  і  рекомендуеться  для  вирі-

цнення  подібних  задач  без  проведення  натурних  експериментальних  досліджень. 



08 

Розділ  4 

кОМП'ЮТЕРНЕ  МОДЕЛЮВАННЯ  ПРОЦЕСІВ, ЯКІ  ПРОХОДЯТЬ  пІд  
ЧАС  РОБОТИ  КЛАПАННОГО  ВУЗЛА  

4.1. Визначення  коефіціента  витрати  клапана  бурового  насоса  за  

допомогою  вичислювальної  гідрогазодинаміки  

Для  вирішення  математичної  моделі  сумісної  роботи  клапанів  поршневого  

бурового  насоса  УНБТ-950 (див. розділ  2) необхідно  визначити  коефіціент  витра-

ти  клапана  N27 при  прямих  протіканнях  та  зворотніх  перетоках. Для  ціеї  мети  

скористаемось  комп'ютерним  моделюванням. 

Методика  визначення  коефіціента  витрати  клапана  бурового  насоса  УНБТ-

950 аналогічна  методиці  комп'ютерного  моделювання  процесів  (комп'ютерний  

експеримент), які  проходять  в  гідравлічній  частині  установки  УДК-1М  (див. роз-

діл  3.3.1) 

Як  відзначено  в  розділі  2, коефіціент  витрати  клапана  залежить  не  тільки  від  

його  конструктивних  параметрів  і  форми  деталей, але  й  від  геометрії  і  типу  гідра-

влічної  частини  насоса, в  якому  він  використовуеться. Тому  його  дослідження  і  

визначення  слід  проводити  на  повнорозмірній  віртуальній  моделі  гідравлічної  ча-

етини  бурового  насоса  УНБТ-950. Для  створення  такої  повнорозмірної  

комп'ютерної  твердотілої  моделі  гідравлічної  частини  насоса  УНБТ-950 викорис-

тано  програму  SolidWorks (puc. 4.1, а). 

Після  створення  моделі  об'ему, в  якому  рухаеться  розчин, досліджувану  об-

ласть  гідравлічної  частини  розбито  на  сітку  кінцевих  об'емів  з  подрібненням  в  

щілині  клапана  (рис. 4.1, б). Створена  модель  е  параметризованою, тобто  дозволяе  

змінювати  геометрію  гідравлічної  частини  та  визначати, як  ії  зміна  буде  впливати  

на  коефіціент  витрати  клапана  LL. 

Після  розбиття  області  руху  розчину  на  сітку  кінцевих  об' емів  задаються  

граничні  умови  на  вході  та  на  виході  розчину  в  досліджуваній  області. Вибира-

ються  опції  розрахунку  такі, як  критерії  сходимості, цілі, параметри  розчину. 
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Рис. 4.1. Комп'ютерна  повнорозмірна  модель  гідравлічної  частини  

поршневого  бурового  насоса  УНБТ  — 950: 

а — модель  гідравлічної  частини  створена  за  допомогою  програми  So1id- 

Works; б — сітка  кінцевих  об'емів  після  розбиття  області  руху  розчину  

У  результаті  розв'язання  рівнянь  моделі  руху  розчину  (рівнянь  Нав'е- 

Стокса) отримано  шукані  параметри  такі, як  швидкість  руху  розчину  і  тиск  в  гід- 

равлічній  частині. 

Результати  розрахунків  (параметри  руху  розчину) представляються  за  до- 

помогою  різноманітних  можливостей  програми. Зокрема  (для  висоти  підйому  та- 

рілки  над  сідлом  h= 15 мм  і  подачі  Q= 0.019 м3/с), відображаються  на  вибраній  

площині  у  вигляді  тонової  заливки  — певному  кольору  відповідае  певне  значення  

Тиску  чи  швидкості  руху  розчину  (рис. 4.2); даеться  карта  розподілу  тиску  на  вер- 

хній  поверхні  тарілки  (рис. 4.3); представляються  у  вигляді  ізоліній  та  ізоповер- 

хонь  загального  тиску, в  яких  однакові  характеристики  потоку  розчину  (рис. 4.4). 

Зміну  досліджуваного  параметра  можна  відобразити  вздовж  прямої, кривої  або  в  
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конкретній  точці, а  також  у  вигляді  таблиць  та  графіків. Існуе  можливість  ство- 

рення  анімацій  руху  розчину  та  відображення  траекторії  руху  частинок  розчину  

(рИс. 4.5) і  твердик  включень, а  також  розподіл  інтенсивності  турбулентності  у  

Вибраній  площині  (рис. 4.6). 

При  дослідженні  параметрів  руху  розчину  в  гідравлічній  частині  бурового  

насоса  УНБТ-950 використано  розбиття  досліджуваної  області  руху  рідини  (води) 

на  150000 кінцевих  об'емів. Граничними  умовами  були  значення  тиску  на  виході  

(тиск  у  свердловині) Р= 10 МПа  і  подача  рідини  на  вході  (на  торцевій  поверхні  

поршня), зумовлена  рухом  поршня  Q= 0.001- 0.03 м3/с  (рис. 4.1, а). 

Під  час  роботи  поршневих  насосів  можлива  наявність  зворотніх  перетоків  

розчину  з  області  над  тарілкою  в  порожнину  під  клапаном  через  запізнення  поса- 

дки  тарілки  на  сідло, що  негативно  впливае  на  роботу  поршневого  насоса  та  його  

ККД. Для  визначення  коефіціента  витрати  клапана  при  зворотніх  перетоках  зна- 

чення  подачі  на  поршні  в  початкових  умовах  задавалося  з  протилежним  знаком. 

Провівши  розрахунки  параметрів  руху  розчину  за  допомогою  

комп'ютерного  моделювання, визначили  перепад  тиску  на  тарілці  дР  при  різних  

значеннях  висоти  підйому  h та  подачі  Q. 
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РИС. 4.2. Карта  рО3ПОД1Лу  тИСКу  (Q), ШВИДКОСт1 руХу  рО3ЧИНу  (б) в  

площині  XOY та  тиску  в  площині  XOZ (в) 
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Рис. 4.3. Карта  розподілу  тиску  на  верхній  площині  тарілки  
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Рис. 4.4. Ізоповерхні  загального  тиску  
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Рис. 4.5. Траекторії  руху  частинок  розчину  в  гідравлічній  частині  бурового  

насоса  
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Рис. 4.6. Карта  розподілу  інтенсивності  турбулентності  в  плогцині  ХОУ  

Дані, отримані  в  результаті  комп'ютерних  експериментів, оброблені  з  вико- 

ристанням  (3.1) і (3.2), подано  на: рис. 4.7 у  вигляді  графіків  залежностей  коефіці- 

ента  витрати  клапана  ,и  від  висоти  підйому  тарілки  h та  табл. 4.1. 

Результати  досліджень  апроксимуються  наступними  емпіричними  залежно- 

стями: 

- при  прямих  протіканнях  (величина  достовірності  апроксимації  0.98) 

	

,и=4•106 •h4 +3582.4•h3 -8113.9•h2 +175.03•h; 	 (4.1) 

- при  зворотніх  перетоках  (величйна  достовірності  апроксимації  0.98) 

	

1ј =-108 •h4 +5•106 •h3 -71685•h2 +423.66•h. 	(4.2) 



1 

LL ,~І  

115 

1.2 

1.1 

0.о  

0.7 

0.6 

0.б  

0.4 

0.3 

0.2 

0.1 

0 

0 	0.004 	0.008 	0.012 	0.016 
	

0.02 

а  

h, м  

0.1 

0.005 
	

0.008 h м  

б  

Рис. 4.7. Залежності  коефіціента  витрати  клапана  від  висоти  підйому  тарілки  над  

сідлом: 

а  - при  прямих  протіканнях; б  - при  зворотніх  перетоках; 

1 - експериментальна  залежність; 2 - апроксимована  залежність  
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Таблиця  4.1 

Результати  комп'ютерного  моделювання  при  визначенні  и  = f(h) 

Подача  
розчину  

Перепад  
тиску  на  
тарілці  
4Р, Па  

N~  

Площа  
щілини  
клапана  
f «, м- 

Висота  
підйому  
тарілки  
над  

сідлом  
h, м  

Коефіціент  
витрати  

клапана  ,и, 
отриманий  

комп  ютерним  
моделюванням  

Коефіціент  І  
витрати  ,u, 
визначений  
за  відповід-
ною  емпі-
ричною  за-
лежністю  
(4.1), (4.2) 

Прямі  протікання  _
1 0 0 0 0 0 0 
2 0.0004 40980 0.000270272 0.001 0.163477201 0.166924 

3 0.003 138860 0.000540507 0.002 0.333055391 0.317697 

4 0.005 79320 0.000810703 0.003 0.489668085 0.452486 

5 0.0065 57200 0.001080861 0.004 0.562251171 0.571551 

6 0.01 29202.4 0.001621063 0.006 0.807189791 0.764037 

7 0.0105 21700 0.001891107 0.007 0.842807261 0.838462 

8 0.012 18770 0.002161113 0.008 0.906267953 0.899169 

9 0.0135 16700 0.002431081 0.009 0.960862291 0.9469 

10 0.0156 17500 0.00270101 0.01 0.976257377 0.982492 

11 0.017 17700 0.002970902 0.011 0.961742898 1.00688 

12 0.0175 13050 0.003240755 0.012 1.056991669 1.021093 

13 0.018 10520 0.003780348 0.014 1.038049082 1.02359 

14 0.019 10400 0.004050087 0.015 1.028626244 1.014413 

15 0.02 11320 0.004319788 0.016 0.973037032 1.000139 

16 0.021 10000 0.004859076 0.018 0.966386041 0.962433 

17 0.023 11000 0.005398211 0.02 0.908378097 0.923699 

-_ 	 Зворотні  перетоки  
1 0 0 0 0 0 0 
2 0.01 - 0.000270272 0.001 0.3137 0.3469 

3 0.009 300660 0.000540507 0.002 0.6211 0.599 

4 0.008 104750 0.000810703 0.003 0.7279 0.752 

5 0.007 28150 0.001080861 0.004 0.8631 0.8421 

6 0.006 12740 0.001350981 0.005 0.8798 0.8887 

7 0.005 4240 0.001891107 0.007 0.9079 0.9028 
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4.2. Дослідження  напружено-деформованого  стану  клапанного  вузла  

Процес  роботи  самодіючих  клапанів  поршневих  бурових  насосів  е  цикліч-

ним. Навантаження  деталей  клапанного  вузла  змінюеться  в  процесі  роботи  насо-

са. Найбільшого  статичного  навантаження  клапанний  вузол  зазнае  у  закритому  

стані. В  ией  час  на  опорних  робочих  поверхнях  тарілки  і  сідла  створюються  знач-

ні  Зусилля  і  виникають  напруження, які  можуть  призвести  до  їх  руйнування. В  

цей  момент  на  верхню  поверхню  тарілки  діе  максимальний  тиск  нагнітання  (для  

бурового  насоса  УНБТ-950 максимальний  тиск, при  якому  він  працюе, складае  

рт  = 32МПа). 

При  проектуванні  клапанів  виникають  труднощі  з  прийняттям  конструктор-

ських  рішень, оскільки  з  одного  боку  він  повинен  бути  легким  для  зменшення  

інерційності  під  час  руху, а  з  іншого  - досить  міцним. 

Для  розрахунку  конструкції  тарілки, зокрема  їі  товщини, на  даний  час  ре-

комендують  використовувати  стандартну  методику  [34, 40, 99], за  якою  тарілку  

розраховують  як  круглу  пластину, закріплену  на  торці  і  рівномірно  навантажену  

тиском  нагнітання. Розрахунок  товщини  тарілки  Ѕ. проводять  за  формулою: 

Ѕ~.~ = до 	7 
	  , 	 (4.3) 

1 
1 
[6 J з   

де  d0- діаметр  сідла  клапана, мм; 

Р  - максимальний  тиск  нагнітання, МПа; 

[ ст  J - допустиме  напруження  згину  пластини, МПа. 

У  випадку, коли  тарілка  сідае  на  хрестовину  сідла, товщину  тарілки  можна  

зменшувати  у  1.5 - 2 рази  [34] в  порівнянні  з  розрахованою  за  формулою  (4.3). 

Для  запобігання  виникнення  вм'ятин  та  залишкових  деформацій  під  час  

експлуатації  клапана  опорну  робочу  поверхню  сідла  слід  перевіряти  на  допусти-

мий  питомий  тиск  (питоме  навантаження), який  для  загартованих  сталевих  повер-

хонь  складае  приблизно  80 МПа  [40, 91]. Умовою  нормальної  роботи  клапана  за  

критеріем  виникнення  вм'ятин  на  опорній  робочій  поверхні  е: 

0.31 • Р  
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= Р•~ •дк 2  <80 , 	 (4.4) 

4 

Sоп. пги> 
- площа  опорної  робочої  поверхні, мм2; 

дн~ - діаметр  зовнішньої  поверхні  тарілки, мм. 

На  даний  час  в  основному  використовують  конструкції  клапанів  з  посадкою  

тарілки  на  хрестовину  сідла  та  на  опорну  конічну  поверхню. При  цьому  тарілка  в  

перерізі  може  мати  не  однакову  товщину, тому  стандартна  методика  визначення  їі  

товшини  е  неточною  і  призводить  до  збільшення  маси  тарілки. 

Згідно  стандартної  методики  для  досліджуваного  клапана  N~7: 

32•л•1502 
1) питоме  навантаження: Р  = 

	

	 = 58. 6МПа  <_ 80МПа  . Отже, умо- 
4.9780 

ва  (4.4) виконуеться; 

2) товщина  тарілки  клапана  з  врахуванням  циклічного  пульсуючого  характе- 

ру  навантаження: ~ =116 • 
0.31.32.106 
	 =17.53мм  -: 18 мм. 
6.2.108 .0.7 

У  випадку, коли  тарілка  сідае  на  опорну  поверхню  і  на  хрестовину  сідла  од-

ночасно, товщину  їі  можна  зменшити  в  1.5 рази, тобто  до  12 мм. 

У  буровому  насосі  УНБТ-950 використовуеться  клапанний  вузол  N~7, в  

якому  тарілка  мае  товщину  13.5 мм  > 12 мм. Згідно  з  розрахунком  за  стандартною  

методикою  товщина  тарілки  мала  б  забезпечувати  достатню  їі  міцність  та  норма-

льну  роботу  клапанного  вузла. Проте, в  конструкціях  тарілки  та  сідла  наявні  кон-

центратори  напружень  (радіуси  заокруглення, фаски, різні  переходи, зварні  

з'еднання), на  практиці  інколи  мають  місце  зминання  робочих  поверхонь  деталей  

клапана, розтріскування, відколи  тощо. Тому  при  проектуванні  клапанного  вузла  і  

розрахунку  його  складових  на  міцність  необхідно  визначати  напружено-

иеформований  стан  клапанного  вузла  при  навантаженні  максимальним  тиском, 

розподіл  еквівалентних  напружень  і  переміщень  внаслідок  пружних  і  пластичних  

деформацій  для  виявлення  небезпечних  зон. Це  дасть  змогу  приймати  необхідні  

конструктивні  рішення  по  покращенню  конструкції  клапанного  вузла  з  метою  за- 

рпит  

де  
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безпечення  його  нормальної  роботи. 

За  стандартною  методикою  визначаеться  тільки  допустима  мінімальна  тов- 

пнина  тарілки. Але  конструкції  сідла  можуть  бути  різними, що  також  впливае  на  

напружено-деформований  стан  цілого  клапанного  вузла, а  це  не  відображаеться  в  

стандартній  методиці, тому  неможливо  визначити  напруження, які  виникають  в  

сідлі. Така  методика  призводить  до  неточностей  розрахунків  міцності  і  довговіч-

ності  клапанного  вузла. 

Отже, постало  завдання  визначити  дійсні  еквівалентні  напруження, які  ви-

никають  в  клапані  насоса  та  переглянути  доцільність  використання  стандартної  

методики  розрахунку. 

Альтернативним  методом  розрахунку  еквівалентних  напружень, що  вини-

кають  в  клапані, та  товщини  тарілки  е  метод  кінцевих  елементів, який  набув  ши-

рокого  застосування  в  техніці. Цим  методом, крім  розрахунку  напружень  та  пере-

міщень, які  виникають  при  робочому  навантаженні, можна  отримати  розподіл  ко-

ефіціента  запасу  міцності  по  тілу  деталей  клапанного  вузла. 

Дослідження  напруженого  стану  проводились  для  серійного  клапана  КСК  

№7 бурового  насоса  УНБТ-950. для  цього  використовувались  програмні  продук-

ти  SolidWorks (для  створення  геометричної  моделі) та  CosmosWorks (для  розра-

хунку  на  міцність  методом  кінцевих  елементів). 

Оскільки  ресурс  манжети  в  клапані  типу  kCk вищий  від  ресурсу  контакт-

них  робочих  поверхонь  деталей  клапанного  вузла  [61, 79, 82], то  розрахунок  на  

міцність  проводимо  для  тарілки  і  сідла. 

Геометрична  модель  клапанного  вузла  і  їі  розбиття  на  сітку  кінцевих  елеме-

нтів  з  прикладанням  навантаження  та  обмежень  покавано  на  рис. 4.8. 

Закріплення  задавалося  по  зовнішній  конічній  поверхні  сідла, а  по  верхній  

плоскій  поверхні  тарілки  прикладався  тиск  32 МПа. Сітка  кінцевих  елементів  

етворювалась  автоматично  з  елементів  тетраїдної  форми  розміром  5 мм, а  в  міс-

цях  концентрації  напружень  вона  подрібнювалась  в  2 рави. Автоматичне  розбиття  

на  сітку  кінцевих  елементів  з  можпивістю  ії  подрібнення  в  місцях  концентрації  

напружень  е  одніею  з  переваг  CosmosWorks, в  порівнянні  з  аналогічними  програ- 
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іаМи, оскільки  конструктор  не  витрачае  час  на  створення  сітки  в  ручному  режимі, 

я  може  більше  уваги  приділити  отриманим  результатам  та  прийняттю  конструк-

Тивних  рішень. 

Чие  нодепн  СВорвв7 
Иие  игутиегиа  1 
Т.П  гглн  Ггнга  ю  * веоДаи  Теге  

а  

Рис. 4.8. Клапанний  вузол  №7: 

а  — геометрична  модель  клапана  та  прикладені  навантаження  і  закріплення; 

б  — розбиття  геометричної  моделі  на  сітку  кінцевих  елементів  

У  результаті  розрахунку  отримано  еквівалентні  напруження  за  критеріем  

VonMisesa (рис.4.9), переміщення  внаслідок  деформацій  (рис.4.10), розподіл  
УоП  68ЮЮ  (N$р.•2: 

ЧІоде! пате  к1ерапес  1.4ЭЭе+009 
Study пенпе.1 
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ДеІОгмоіі0П5сее  262902 _1.195е49 

_ 1.075еЮ09 

9.55Гх.00В  

Моде1 пятек1арапес  
`2иду  г1ате  1 
FIrR [Ур2 	N0081 Оігеоо  - Р$1 
Геroггп$іоп  ❑-п1е  10 

.оо  Aises (ИАпе2) 
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Рис. 4.9. Розподіл  еквівалентних  напружень  
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~оефіціента  запасу  міцності  (рис. 4.11). Слід  відзначити, що  програма  Cosmos- 

Works мае  широкі  можливості  відображення  отриманих  результатів  в  будь  - яких  

перерізах, у  вигляді  анімацій, ізоліній, ізоповерхонь  тощо. 

Modd гхлта  k1араrхх  
Юоду  58GG І  
uol typE ' Statк  бвр1есетед  - ucIl 
ДЕіогтанкхі  БСВІЕ: 50 

О~ЕЅ  (іееп) 
6.691 е-002 
1 34е-tЮ2 

5 .t]76е-002 
5 о18е-002 

-4 46Іо-002 
3 903е. Ю2 
Э.346е-002 
2.768е  Л02 
2 230е  ЛОо  
1 .6734-002 

1.115е-002 
5.576е-003 
1АООе.О30 

Рис. 4.10. Розподіл  переміщень  по  тілу  деталей  клапанного  вузла  

рис. 4. і  1. Розподіл  коефіціента  запасу  міцності  по  тілу  деталей  клапанного  вузла  
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Допустиме  напруження  плинності  fu,, Ідоі  матер1алу  клапана  визначалося  

з  врахуванням  циклічного  пульсуючого  характеру  навантаження  [76], якому  під-

даеться  тарілка  під  час  роботи  за  формулою: 

fgin J доіі  — Т  пІ  J 
іо7 

 

N б  

 

де  ТО  ііі  J — границя  плинності  при  розтязі  менш  міцного  матеріалу  пари  клапан- 

сідло, МПа; 

No — базова  кількість  циклів  навантаження, (наприклад, 10 • 107 для  сталі  з  

твердістю  HRC = 50...60). 

У  результаті  досліджень  напружено-деформованого  стану  серійного  кла-

панного  вузла  КСК  виявлено, що: 

максимальні  еквівалентні  напруження  
(бекв  

= 1.433 109 Па) виникають  не  в  

тілі  тарілки, а  на  хрестовині  сідла  (в  концентраторі  напружень), тому  потрібно  

внести  зміни  в  конструкцію  клапана. Стандартна  методика  розрахунку  тарілки  

не  показала  б  такий  результат; 

мінімальне  значення  коефіціента  запасу  міцності  складае  0.5 в  місці  максима-

льної  концентрації  напружень, а  саме  в  куті  хрестовини  сідла  (рис. 4.9); 

максимальний  прогин  тарілки  складае  6. 7 . 10
-2 мм  (рис. 4.10); 

мінімальне  значення  коефіціента  запасу  міцності  в  тарілці  більше  2.5 

(рис.4.11). 

Отже, в  результаті  розрахунку  виявлені  небезпечні  місця, в  яких  виникають  

еквівалентні  напруження  більші  границі  плинності  під  час  роботи  клапанного  ву-

зла  при  максимальних  тисках  нагнітання. Зважаючи  на  отримані  результати, мо-

жна  зробити  висновок, що  стандартна  методика  розрахунку  призводить  до  отри-

мання  недостовірних  результатів, що  може  спричинити  поломку  клапанів  під  час  

роботи, зменшення  їх  довговічності  та  надійності  насоса. 

Для  зменшення  максимальних  еквівалентних  напружень, які  виникають  в  

цеталях  клапанного  вузла  під  час  роботи  бурового  насоса, було  розраховано  і  
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лроаналізовано  конструкції  з  різними  конструктивними  рішеннями. Зокрема, ви-

конання  радіуса  заокруглення  між  конусною  і  нижньою  плоскою  поверхнею  тарі-

лкИ, кільцевої  виточки  між  конічною  поверхнею  і  верхньою  плоскою  поверхнею  

Хрестовини  сідла, радіуса  заокруглення  ребер, а  також  поеднання  таких  рішень. 

У  результаті  досліджень  виявлено, що  при  виконанні  радіуса  заокруглення  

на  тарілці  рівним  R = ІОмм  (рис. 4.12), замість  "гострого" кута, еквівалентні  на-

пруження, які  виникають  при  роботі  клапана, е  найменшими, тобто  такий  клапан-

ний  вузол  е  найбільш  міцним. При  цьому  максимальні  еквівалентні  напруження  

виникають  не  на  сідлі, як  у  серійного  клапанного  вузла, а  на  тарілці  і  складають  

4.083 10~ Па  (рис.4.13), а  максимальне  переміщення  складае  6.93 • 10
-2 мм  

(рис.4.14, а). 

Слід  відзначити, що  загалом  коефіціент  запасу  міцності  деталей  клапана  е  

більшим  3 (рис. 4.14, б), окрім  області, в  якій  виникають  максимальні  еквівалентні  

напруження  (рис. 4.13), і  в  цій  області  він  рівний  1.77, а  також  в  куті  хрестовини  

сідла, в  якому  він  рівний  2.5. 

Таким  чином, виконання  радіуса  заокруглення  на  тарілці  R = 1 Омм  призве-

ло  до  зменшення  максимальних  еквівалентних  напружень, які  виникають  в  дета-

лях  під  час  роботи  клапанного  вузла, майже  у  3 рази. 

а 
	

б  

Рис. 4.12. Конструкції  тарілки  клапана: 

а  - серійного; б  - вдосконаленого  
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Рис. 4.13. Напружено-деформований  стан  вдосконаленого  

клапанного  вузла  
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Рис. 4.14. Переміщення  в  результаті  пружних  деформацій  в  деталях  вдоско-

наленого  клапанного  вузла  (а) та  розподіл  коефіціента  запасу  міцності  (б) 

Запропонована  нами  методика  розрахунку  клапанного  вузла  на  міцність  до-

зволяе, крім  визначення  мінімальної  товщини  тарілки, отримати  розподіл  еквіва-

лентних  напружень  по  тілу  деталей  клапанного  вузла, виявити  вплив  концентра-

торів  напружень  та  небезпечні  місця. Використання  даної  методики  розрахунку  

напружено-деформованого  стану  клапана, на  відміну  від  стандартної  методики, 
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Дозволяе  ще  на  перших  стадіях  проектування  відпрацювати  конструкцію  клапан-

ного  вузла  щодо  ії  міцності  та  надійності  роботи  в  найкоротші  терміни. 

Для  розрахунку  клапанного  вузла  при  врахуванні  динамічності  прикладено- 

Го  зусилля  слід  використовувати  коефіціент  динамічності. 

4,3. Алгоритм  моделювання  сумісної  роботи  вхідного  та  вихідного  клапанів  

поршневого  бурового  насоса  

Моделювання  сумісної  роботи  вхідного  та  вихідного  клапанів  поршневого  

бурового  насоса  включае  в  себе  (рис. 4.15): математичну  модель  сумісної  роботи  

клапанів  з  алгоритмом  їі  вирішення, тобто  математичні  моделі  роботи  вхідного  та  

вихідного  клапанів; критерії  нормальної  роботи  клапанного  вузла  і  насоса; мето-

дику  визначення  коефіціента  витрати  при  прямих  протіканнях  та  зворотніх  пере-

токах  розчину  в  щілині  клапана  за  допомогою  комп'ютерного  моделювання; ме-

тодику  розрахунку  клапанного  вузла  на  міцність. 

На  основі  теоретичних  досліджень  сумісної  роботи  клапанів  поршневого  

бурового  насоса  (див. вище) для  проектування  нових  та  розрахунку  існуючих  

конструкцій  поршневих  бурових  насосів  та  їх  клапанних  вузлів  без  проведення  

високозатратних  натурних  експериментів  слід  використовувати  наступний  алго-

ритм  моделювання: 

1. Визначити  критерій  нормальної  роботи  клапанного  вузла  бурового  насоса  

(один  з  критеріїв  відсутності  стуку  (див. розділ  1.5) або  допустиму  швидкість  по-

садки  тарілки  на  сідло, використовуючи  програмний  комплекс  ANSYS чи  інший  

пакет  міцнісного  аналізу. 

2. Визначити  коефіціент  витрати  клапана  поршневого  бурового  насоса  при  

прямих  та  зворотніх  перетоках, використовуючи  SolidWorks — CosmosFloWorks 

(див. розділ  3.3 і  4.1). 

3. Розв'язати  рівняння  математичної  моделі  сумісної  роботи  вхідного  та  ви-

хідного  клапанів  за  допомогою  алгоритму, запропонованого  в  розділі  2.3, при  
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зміні  досл7дних  параметрів  (в  залежності  від  мети  проектування, тобто  чи  потріб- 

но  спроектувати  новий  насос  чи  тільки  клапанний  вузол), які  характеризують  

конструкцію  насоса  і  клапана. 

ІУІоделювання  сумісної  роботи  вхідного  та  
вихідного  клапанів  поршневого  бурового  насоса  

, 
Критерії  нормальноі  роботи  

бурового  насоса  та  
клапанних  вузлів  

Т  
Математична  модель  сумісної  

роботи  клапанів  
бурового  насоса  

, 
Математична  модель  

роботи  вихідного  клапана  

,  

, 
Математична  модель  

роботи  вхідного  клапана  

Визначення  коефіуіЕнта  витрати  клапана  
за  допомогою  комп'ютерного  моделювання  
при  прямих  протіканнях  та  зворотніх  перетоках  

розчину  в  щілині  клапана  Розрахунок  
клапанного  вузла  на  міцність  

, 	, 	, 
Результати  роботи  кпапанних  

вузлів  і  бурового  насоса  в  уілому, 
рекомендацїі  щодо  оптиміэації  

Рис. 4.15. Структура  процесу  моделювання  сумісної  роботи  клапанів  бурового  

насоса  

4. 3 результатів  розв'язку  вибрати  оптимальні  параметри  в  залежності  від  

максимального  значення  коефіціента  подачі  насоса  та  допустимої  швидкості  по- 
садки  тарілки  на  сідло  (або  забезпеченні  критерію  відсутності  стуку, який  вибра-

но  на  першому  етапі), а  не  від  максимальної  висоти  підйому  тарілки  клапана, як  

рекомендувалося  раніше  (див. розділ  2). Попередньо  вибирають  конструктивні  

лараметри  бурового  насоса  та  його  складових, при  яких  дійсна  швидкість  посадки  

менша  допустимої  (або  при  яких  не  виникае  стуку), а  далі  з  цих  результатів  виби- 
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рають  результати, при  яких  е  максимальний  коефіціент  подачі. 

5. Провести  розрахунок  деталей  клапанного  вузла  та  насоса  на  міцність, на-

лриклад  за  допомогою  SolidWorks-CosmosWorks методом  кінцевих  елементів. 

6. Для  конкретної  конструкції  насоса  і  клапанного  вузла  при  оптимізації  їх  

роботи  слід  змінювати  тільки  параметри  клапанного  вузла  такі, як: коефіціент  жо-

рсткості  пружини, силу  попереднього  підтиснення  пружини  та  масу  тарілки. На-

ступні  етапи  проектування  не  змінюються. 

Висновки  

1. Отримано  залежність  коефіціента  витрати  клапана  ,и  від  висоти  підйому  

тарілки  h для  клапанного  вузла  №7 бурового  насоса  УНБТ-950 при  прямих  проті-

каннях  та  зворотніх  перетоках  розчину  в  щілині  клапана. 

2. Залежності  коефіціента  витрати  клапана  а  від  висоти  підйому  тарілки  h, 

отримані  експериментально, описані  емпіричними  виразами  ,и  = f(h). 

3. Отримані  емпіричні  вирази  ,и  = f(h) замикають  систему  рівнянь  математич-

ної  моделі  сумісної  роботи  клапанів  бурового  насоса  і  таким  чином  враховуеться  

нелінійність  залежності  коефіціента  витрати  клапана  і  ії  вплив  на  характеристики  

руху  тарілки  та  коефіціент  подачі  насоса. 

4. Розглянуто  можливості  візуалізації  отриманих  результатів  при  

комп'ютерному  експерименті. 

5. Досліджено  напружено-деформований  стан  деталей  серійного  клапана  

КСК  при  статичному  навантаженні  максимальним  тиском  нагнітання. При  цьому  

виявлені  місця  концентрації  максимальних  напружень, в  яких  еквівалентні  на-

Пруження  більші  границі  плинності  матеріалу. Використання  запропонованих  

конструкторських  рішень  (радіус  заокруглення  R = ІОмм  кута  тарілки) призво-
дить  до  зменшення  максимальних  еквівалентних  напружень  у  клапані  приблизно  

в  3 рази, при  цьому  забезпечуеться  його  нормальна  робота. 

6. Встановлено, що  стандартна  методика  розрахунку  товщини  тарілки  не  ві-

дображае  реальної  картини  навантаження, розподілу  напружень  та  призводить  до  
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неточностей  при  конструюванні. 

7. Розроблену  методику  розрахунку  деталей  клапанного  вузла  на  міцність  

можна  рекомендувати  для  визначення  напружено-деформованого  стану  та  при-

йняття  конструкторських  рішень  при  дослідженні  клапанів  подібних  конструкцій. 

8. Моделювання  сумісної  роботи  клапанів  бурового  насоса  за  запропонова-

ним  алгоритмом  дозволить  відмовитись  від  проведення  високозатратних  натур- 

нИХ  експериментів  і  ефективно  проектувати  нові  та  досліджувати  існуючі  

конструкції  бурових  насосів  з  високою  точністю  в  найкоротші  терміни. 



129 

Розділ  5 

РЕЗУЛЬТАТИ  ДОСЛІДЖЕНЬ  СУМІСНОЇ  РОБОТИ  КЛАПАНІВ  

БУРОВОГО  НАСОСА  

5.1. Розв'язок  рівнянь  математичної  моделі  сумісної  роботи  клапанів  

трипоршневого  бурового  насоса  

Необхідна  точність  визначення  конструктивно-кінематичних  параметрів  

гідравлічної  частини  бурового  насоса  та  ц  складових  в  значній  мірі  визначае  фор-

му  і  зміст  вихідної  математичної  моделі  сумісної  роботи  клапанів  бурового  насо-

са. До  останнього  часу  в  багатьох  випадках  помилки  у  визначенні  максимальної  

висоти  підйому  тарілки, швидкості  посадки  тарілки  на  сідло  тощо, вважалися  до-

пустимими  в  межах  ± 10-15% від  максимальних  значень  відповідних  параметрів. 

3 кожним  роком  ростуть  вимоги  до  точності  розрахунків, які  дають  можливість  

обгрунтовано  проводити  зменшення  габаритів, маси, підвищення  запасу  міцності  

деталей  гідравлічної  частини. 

Після  розв'язання  рівнянь  математичної  моделі  сумісної  роботи  клапанів  

бурового  насоса  (2.26) і  (2.27) з  використанням  отриманих  емпіричних  залежнос-

тей  коефіціента  витрати  клапанного  вузла  від  висоти  підйому  тарілки  при  прямих  

протіканнях  (4.1) та  при  зворотніх  перетоках  (4.2) за  запропонованим  алгоритмом  

ії  розв'язання  (див. розділ  2) отримано  цикл  роботи  клапанів  одного  циліндра  на-

соса  при  різних  режимах  роботи, а  саме: взаемопов'язані  між  собою  траекторії  

руху  тарілок  вхідного  і  вихідного  клапанів  та  поршня; швидкості  руху  тарілок  в  

залежності  від  часу  t (кута  повороту  кривошипа  гр) (рис. 5.1 - 5.10); кути  запіз- 

нення  закривання  грз„ та  відкривання  грзв  клапанних  вузлів; максимальні  висоти  

підйому  тарілок  над  сідлом  hm ; висоти  зависання  тарілок  над  сідлами  h0 ; коефі- 

ціенти  подачі  насоса  іо  . 

Для  чисельного  вирішення  рівнянь  (2.26) і  (2.27) використано  програмний  

пРодукт  МарІе  9. 
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Рис. 5.1. Траекторії  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  сд  =13.08 с ~) 

Рис. 5.2. Швидкості  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  сд  =13.08 с-') 
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ртримано: 

- для  вихідного  клапана: 

h,,, Ј  = 0.0214лі, ho = 0.00578м, 

~зввих  = 2 7. 5° , 	= 1 1 7. 2° , 

~зггвих  = 15. 9° , hnoc = О. 3978м  // С, 

- для  вхідного  клапана: 

h„,ах  = О. 022м, h0 = О. ОО58м, 

~зввх  = 26.69° ,грнт  = 296.857°, 

рзпвх  = 16.112°, hno~ = О.4О3м  / с. 

Час  проходження  зворотніх  перетоків  незначний  і  відповідае  куту  повороту  

кривошипа  менше  1 градуса. Коефіціент  подачі  насоса  = 0.92618. 

Рис. 5.3. Траекторії  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  го  = 11.3 с-' ) 
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Рис. 5.4. Швидкості  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  го  =11.3 с-1) 

Отримано: 

- для  вихідного  клапана: 

h,n 	= 0.0195м, 

h0 = 0.00531 м, 

г  ЗВВИх  25. 14 0 , (~h 171Пх  = 11 О. 55
а  
, 

~зпвих  = 13.96°, 

h 0 = 0.3021 м  / С; 

- для  вхідного  клапана: 

hmax = O. 0212м, 

. h0 = 0.0051 м, 

~зввх  = 24. 980 , ~Рh тах  = 299. І3° , 

~зпвх  = 14.168° , 

нпа~ = О. 3О7м  / С. 

Час  проходження  зворотніх  перетоків  незначний  і  відповідае  куту  повороту  

кривошипа  менше  1 градуса. Коефіціент  подачі  насоса  rJ = 0.9378. 
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Рис. 5.5. Траекторії  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  гд  = 8.614 с-1 ) 
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Рис. 5.6. цІвидкості  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  д  = 8.614 с-') 
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Отримано: 

- для  вихідного  клапана: 

нпгах  = 0.01405м, ho = 0.0044м, 

Ч  ЗВВИх 
 = 23. б0б  ° , грн  гпах  =104.34 ° , 

Ч  ЗпВцК 
 = І2.84° , нпос  = О.207м  / С; 

- для  вхідного  клапана: 

нтах  = 0.01441 м, ho = 0.0045 м, 

7 ЗВВК 
 = 23.49° , грн  тах  = 286.265° , 

~зпвх 
 = 12.69° ,h 0 = О.2Ім/С. 

Час  проходження  зворотніх  перетоків  незначний  і  відповідае  куту  повороту  

кривошипа  менше  1 градуса. Коефіціент  подачі  насоса  r7 = 0.946. 

Рис. 5.7. Траекторії  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  го  = 6.05 с-' ) 



135 

ггос  

Рис. 5.8. Швидкості  руху  тарілок  клапанів  №7 поршневого  бурового  насоса  

УНБТ-950 (кутова  швидкість  обертання  кривошипа  сv = 6.05 с-1) 

Отримано: 

- для  вихідного  клапана: 

нтах  = О.ОІІЗЗм, 

h0 = 0.0039м, 

У  зввцХ 
 = 22.01° , 

Рн  тах  = І  О. 994 ° , q зпвих 
 =12.80° , 

h 0 = О.1265м  / С; 

- для  вхідного  клапана: 

h11 	= 0.0115м, 

h0 = 0.0041 м, 

~Рзввх  = 21.854°, 

~Рн  тах  = 28О. 925° , Озпвх 
 =13.02°, 

h 0 = О.128м  / С. 

Час  проходження  зворотніх  перетоків  незначний  і  відповідае  куту  повороту  

кривошипа  менше  1 градуса. Коефіціент  подачі  насоса  r = 0.9545. 



180 

гх 

0 іа G,8 0.2 О.в 1 2 1 

л 	 

7"3t~t~X 

hmcx 
і 
і ~зввих 

rr 	 

0.001 

136 

3 

•t 	 г 
90 

hтta,~' 

270 

h', м/с 
0.1 - 

п_па- 

О.0а 

0.02- 

0 

-0 02 

-004 - 

-0. і06 - 

І 
t$ C 

Вхідг~г1й 

КЛ3пан 

Рис. 5.9. Траекторії руху тарілок клапанів №7 поршневого бурового насоса 

УНБТ-950 (кутова швидкість обертання кривошипа го =3.6 с- ') 

Рис. 5.10. Швидкості руху тарілок клапанів №7 поршневого бурового насоса 

УНБТ-950 (кутова швидкість обертання кривошипа го =3.6 с- ' ) 
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Отримано: 

- для вихідного клапана: 

hrnax = О. ОО9лі, h0 = О. ОО342л~, ~зввггх = 2О. І О8° , Грн та = 99. ОІ°, Грзпвих = 11.95°, 

= О. 0625лі / с; 

- для вхідного клапана: 

hnicr~ = О. ОО95л-г, h0 = О. ОО35м, ~Рзв~1 = 20. 075° h тах = 279.497° , ~зпвх = 12. 121° , 

h;100 = 0. 063л г / с, 

Час проходження зворотніх перетоків незначний і відповідае куту повороту 

кривошипа менше 1 градуса. Коефіціент подачі насоса 17 = 0.9634. 

Результати дослідження свідчать про незначимість проходження зворотніх 

перетоків і їх вплив на коефіціент подачі насоса r7o . Ці результати підтверджу- 

ються дослідженнями, проведеними на заводі "Уралмаш" та на кафедрі нафтога-

зового обладнання Івано-Франківського національного технічного університету 

нафти і газу [44], а саме з приведеними індикаторними діаграмами зміни тиску 

розчину в гідравлічній частині насоса та осцилограмами руху тарілок клапанів, 

які були зняті з реально працюючих бурових насосів УНБТ-950 та на установці 

УДК-1 М (додаток Д). Аналізуючи індикаторні діаграми зміни тиску розчину в гі-

дравлічній частині насоса та осцилограми руху тарілок клапанів, спостерігаемо, 

іцо до моменту закриття клапанів перепад тиску на їх тарілках е додатнім (різке 

зменшення тиску розчину в гідравлічній частині бурового насоса відбуваеться 

вже після закриття клапанів). Це свідчить про відсутність зворотніх перетоків, хо-

ча такий процес можливий. 

5.2. Порівняння результатів розв'язання рівнянь математичної моделі з 

натурним експериментом 

для перевірки адекватності отриманих результатів і точності розв'язку рів-

нянь математичної моделі сумісної роботи клапанів поршневого бурового насоса 

необхідно порівняти отримані результати з експериментальними даними, отрима- 
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ними на працюючому буровому насосі. 

Експериментальні дані досліджень роботи бурового насоса УНБТ-950 при 

Встановлених на ньому клапанах Nº7 проведені на заводі "Уралмаш" і в роботі 

[123], див. табл. 5.1. 

Таблиця 5.1 

Характеристики руху тарілки вихідного клапана при натурному експерименті 

Параметр 
Кутова швидкість обертання 

кривошипа го, с~1 
3.6 6.05 8.614 11.3 13.08 

Максимальна висота підйому тарілки 
над сідлом нт , м 

0.0088 0.0116 0.0146 0.0187 0.0226 

Висота зависання тарілки над сідлом 
110, м 0.0035 0.004 0.0046 0.0055 0.006 

Кут повороту кривошипа, що відповідае 
моменту відкриття клапана у ЗВВІLС, град 

20.00 21.7 23.77 25.60 28.4 

Кут повороту кривошипа, що відповідае 
максимальній висоті підйому тарілки 

гріііпсі , град 
100.67 105.00 103.00 105.33 115.9 

Кут повороту кривошипа, що відповідае 
моменту закриття клапана грз„ег~„ град 

12.57 13.40 13.43 14.23 16.27 

Коефіціент жорсткості пружини с,7 , Н/м 2083 2083 2083 2083 6660 
Сила попереднього підтиснення 

пружини F0 , Н 78 78 78 78 19.7  

Отримані результати досліджень за допомогою комп'ютерного моделюван-

ня зведені табл. 5.2, в якій подано також похибку визначення параметрів в порів-

нянні з натурним експериментом. 

Паспортні дані бурового насоса УНБТ-950 та клапана Nº7, які використову-

вались при дослідженнях: 

характеристика кривошипно-шатунного механізму 2 = = 0.126 ; 

- радіус кривошипа r = 0.145м ; 

довжина шатуна І = 1. 15м ; 

діаметр поршня dn = O. 14м ; 

об' ем камери гідравлічної частини V = 0.015м3 ; 
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- вміст газу в розчині 2%; 

- коес іціент жорсткості пружини с,, = 2083Н/м (та 6600 Н/м при гд = 13.08 с-1 ); 

- сила попереднього підтиснення пружини F0 = 78Н (та 19.7 Н при д=13.08 с- 1 ); 

- тиск підпору Р„ід,7 = 5 10' Па ; 

- тиск на виході насоса Р = 10МПа ; 

- густина перекачуваного розчину р = 1000 кг/м3 ; 

- діаметр тарілки d = 0.15м ; 

- діаметр прохідного отвору сідла d = 0.116м ; 

- площа прохідного отвору сідла: 0.0072 мг; 

- маса тарілки м = 3. 7кг ; 

- маса пружини м,,. = О. 3кг ; 

- кут конусності робочої поверхні тарілки / = 35 °. 

Таблиця 5.2 

Характеристики руху тарілки вихідного клапана, отримані в результаті 

розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапанів бурового 

насоса (комп'ютерне моделювання) 

Параметр 
Кутова швидкість обертання кривошипа 

го, с-' 
3.6 6.05 8.614 11.3 13.08 

Максимальна висота підйому тарілки 0.009 0.01133 0.01405 0.0195 0.0214 
над сідлом h,,,,~ , м (похибка %) (2.22) (2.38) (3.76) (4.01) (5.0) 

Висота зависання тарілки над сідлом 0.00342 0.0039 0.0044 0.00531 0.00578 
h0 , м (похибка %) (2.29) (2.5) (4.35) (3.45) (3.67) 

Кут повороту кривошипа, що відпові- 
дае момен ' відк итгя клапана ~ 	р 	 ~Р~' 

град (похибка %) 

20.108 
(0.52) 

22.1 
(1.84) 

23.606 
(0.01) 

25.14 
(1.79) 

27.5 
(3.16) 

Кут повороту кривошипа, що відпові- 
дае максимальній висоті підйому тарі- 99.01 103.994 104.34 110.55 117.2 

лки, 	град (похибка %) _ 	 грн 
(1.6) (0.9) (1.3) (4.95) (1.1)  

Кут повороту кривошипа, що відпові- 
дае моменту закриття клапана 11.95 12.80 12.84 13.96 15.9 

грз„В„д, град (похибка %) 
(4.93) (4.47) (4.6) (1.9) (2.3)  

Швидкість посадки тарілки 
h, м/С 

0.0625 0.1265 0.207 0.3021 0.3978 
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Аналізуючи табл. 5.2, спостерігаемо добре співпадіння результатів отрима-

ниХ за допомогою математичної моделі сумісної роботи клапанів бурового насоса 

s натурними експериментами (максимальна похибка не перевищуе 5%). Отже, 

розроблену математичну модель сумісної роботи клапанів поршневого бурового 

насоса з алгоритмом їі вирішення можна використовувати для дослідження пара-

Метрів роботи бурового насоса при різних режимах його експлуатації, а коефіці- 

ент подачі бурового насоса можна визначати без проведення високозатратних ре-

адьних натурних експериментів. 

5.3. Вплив конструктивно-кінематичних параметрів трипоршневого бурово-

го насоса та його складових на характеристики їх роботи. Рекомендації щодо 

оптимізації цих параметрів 

При проектуванні нових конструкцій поршневих бурових насосів важливо 

ще на початковій стадії дослідити вплив його конструктивно-кінематичних пара-

метрів (розмірів камери гідравлічної частини, радіуса і кутової швидкості обер-

тання кривошипа, довжини шатуна, діаметра поршня), конструктивних парамет-

рів клапанів (геометричних розмірів, маси тарілки, жорсткості та сили попере-

днього підтиснення пружини), тиску нагнітання, характеристик бурового розчину 

на роботу клапанів та коефіціент подачі насоса для покращення умов його роботи, 

зменшення маси та підвищення швидкохідності. 

Конструктивні параметри клапанів — е тими факторами, за допомогою яких 

можна змінювати ефективність та надійність роботи існуючих конструкцій насо-

сів. 

Тому при проектуванні нових конструкцій поршневих бурових насосів 

важливо вибрати оптимальні конструктивні та кінематичні параметри його 

складових з метою зменшення його металомісткості та підвищення ефективності 

роботи. для цього використовуеться комп'ютерне моделювання сумісної роботи 

клапанів поршневого бурового насоса (див. розділ 2). 
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Оскільки результати досліджень отримані за розробленою моделлю суміс-

ної роботи клапанів трипоршневого бурового насоса і алгоритмом їі вирішення 

адекватні до натурного експеримента, то використаемо їі для дослідження впливу 

конструктивно-кінематичних параметрів бурового насоса та його складових на 

Характеристики роботи клапанів і гідравлічної частини. 

Дослідження проводились для вхідного і вихідного клапанів. У роботі 

результати досліджень подано тільки для вихідного клапана. 

При дослідженнях кожний досліджуваний параметр насоса та його складо-

вих змінювався в заданому інтервалі, решта параметрів при цих дослідженнях за-

лишалися незмінними і мали значення, приведені в розділі 5.2 стор. 138-139, 

окрім кутової швидкості обертання кривошипа ct = 8.9с -1 . 

Результати досліджень подано в табл. 5.3 та на рис. 5.11 — 5.21, на яких по-

казані траекторії руху тарілки вихідного клапана. 

Аналізуючи результати досліджень, можна зробити наступні висновки про 

вплив досліджуваних параметрів на роботу клапанного вузла і насоса в цілому. 

1. Вплив діаметра поршня d,,, який змінювався з 0.14 м до 0.18 м (рис.5.11): 

- оскільки діаметр поршня впливае на величину подачі насоса, то при його 

збільшенні спостерігаеться збільшення максимальної висоти підйому тарілки 

з 14.57 мм до 28.2 мм, тобто майже у 2 рази. Таке збільшення h, призво- 

дить до значного підвищення критерію п • hm < 1300. В дослідженнях викорис- 

тано проміжне значення п = 85 хв-1 , то даний критерій змінюеться з 1241 до 2397 і 

свідчить про незадовільну умову роботи клапана і виникнення стуку при збіль-

шенні діаметра поршня, починаючи з 0.14 м. Таким чином, для зменшення мак-

симальної висоти підйому тарілки h,77 , а відповідно і критерію п • hтаг , при робо- 

ті насоса з поршнем діаметром більшим, ніж 0.14 м слід збільшувати силу попе-

реднього підтиснення пружини F() або підбирати пружину з більшою жорсткістю 

с~ ; 

- при збільшенні d висота зависання тарілки над сідлом h0 зростае незнач-

но, а саме з 4.06 мм до 4.853 мм, тобто приблизно на 20%; 
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Рис. 5.11. Вплив зміни діаметра поршня на траекторію руху тарілки вихідного 

клапана 

- швидкість посадки тарілки на сідло h0 при збільшенні діаметра поршня 

d,7 зростае майже на 50% і досягае значення h = 0.31 м/с при максимальному 

діаметрі поршня (рис. 5.12). Згідно з [88] дана швидкість е допустимою, оскільки 

менша 0.43 м/с; 

- при збільшенні d кут повороту кривошипа, що відповідае максимальній 

висоті підйому тарілки грн ,,,а , спочатку збільшуеться до 111.18° при d,, = 0.16 м, а 

далі різко зменшуеться до 92.98° при d,,= 0.18 м, що свідчить про наявність недо- 

сліджених перехідних процесів; 

- коефіціент подачі насоса о при збільшенні діаметра поршня d зміню- 

еться незначно, а саме від 0.945 до 0.967. 

Таким чином, з одніеї сторони при збільшенні d погіршуються умови ро- 

боти клапана, а саме збільшуеться максимальна висота підйому тарілки h,,,ax і 

швидкість посадки h,0, але в той же час підвищуеться коефіціент подачі насоса. 

Така особливість пояснюеться зменшенням кутів запізнення відкривання та за-

кривання клапана, а саме: 
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- кут запізнення відкривання клапана зменшуеться майже на 26%, а кут запіз- 

нення закривання - на 11.7% при збільшенні діаметра поршня d,7 . 

h? МІС 

° 

Рис. 5.12. Вплив зміни діаметра поршня на швидкість руху тарілки вихідного 

клапана 

2. Вплив вмісту нерозчинених газів (повітря) в буровому розчині. 

Досліджено, що суттевий вплив на роботу клапанів і насоса в цілому чинить 

вміст нерозчинених газів в розчині (див. рис. 5.13): 

Рис. 5.13. Вплив зміни вмісту нерозчиненого газу в розчині на траекторію 

руху тарілки вихідного клапана 
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- при зміні вмісту нерозчиненого газу з 2% до 10% максимальна висота під- 

йому тарілки h 	зростае з 14.57 мм до 25.9 мм, тобто майже у 2 рази. Крім того, 

максимальна висота підйому тарілки h,,,ax при вмісті домішок нерозчиненого газу 

в розчині більше 5% спостерігаеться при значно меншому куті повороту криво-

шипа від 900 (при нормальній роботі насоса цей кут більший за 900) див. табл. 5.3; 

- при збільшенні вмісту нерозчиненого газу в розчині висота зависання таріл-

ки над сідлом 10 , швидкість посадки hпо~ та кут запізнення закривання клапана 

майже не змінюються; 

- при збільшенні вмісту нерозчиненого газу значно збільшуеться кут запіз-

нення відкривання клапана, а саме приблизно у 3 рази, що відповідно призводить 

до суттевого зменшення коефіціента подачі o , а саме з 0.945 до 0.68, тобто на 

28% (рис.5.14). 

Вміст нерозчиненого газу в розчині, % 

Рис. 5.14. Вплив вмісту нерозчиненого газу в розчині на коефіціент подачі насоса 

3 огляду на результати отриманик досліджень, з бурового розчину перед 

подачею до насоса потрібно якнайкраще видаляти домішки нерозчиненого газу і 
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не нехтувати використанням очисних пристроїв, що при бурінні свердловин часто 

практикуеться. 

3. Вплив конструктивного параметра насоса 2, який змінювався з 0.1 до 

0.35: 

- 	при збільшенні 2 максимальна висота підйому тарілки h збільшуеться 

на 5.7°/о, при иьому висота зависання тарілки над сідлом h0 збільшуеться на 9.4% 

(рис. 5.15 ); 

Рис. 5.15. Вплив зміни 2 на траекторію руху тарілки вихідного клапана 

- при збільшенні 2 швидкість посадки тарілки на сідло h0 зменшуеться 

Приблизно на 13 %, а саме з 0.217 м/с до 0.187 м/с; 

- збільшення 2 у вказаному інтервалі призводить до зменшення коефіціента 

Подачі 7 з 0.948 до 0.918. Це зумовлено збільшенням кутів запізнення відкри- 

вання на 27% і закривання клапана на 19.5%; 

- 	при збільшенні 2 кут грн ,,,~,х збільшуеться на 13%. 
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Отже, для  покращення  роботи  бурового  насоса, бажано  зменшувати  . , ви-

ходячи  з  конструктивних  міркувань, тобто  зменшувати  радіус  кривошипа  г  або  

збільшувати  довжину  шатуна  І  . 

4. Вплив  радіуса  кривошипа  г  . 

При  зміні  радіуса  кривошипа  г  з  0.1 до  0.28 м, що  приводить  до  збільшення  

приводної  частини, збільшення  маси  насоса  і  погіршення  умов  транспортування, 

монтажу  і  демонтажу  відбуваються  наступні  зміни  в  роботі  насоса  (рис. 5.16): 

Рис. 5.1 6. Вплив  зміни  радіуса  кривошипа  на  траекторію  руху  тарілки  

вихідного  клапана  

- при  збільшенні  радіуса  кривошипа  г  майже  у  3 рази  зростае  максимальна  

висота  підйому  тарілки  h,na. (рис.5.16), тобто  з  10.6 мм  до  30.06 мм, а  висота  за- 

висання  тарілки  ho збільшуеться  на  43%, тобто  з  3.44 мм  до  4.92 мм; 

- при  збільшенні  радіуса  кривошипа  г  майже  у  2 рази  зростае  швидкість  

посадки  тарілки  на  сідло  h, а  саме  з  0.164 м/с  до  0.336 м/с; 
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при збільшенні радіуса кривошипа r значно зменшуються кути запізнення 

(рис. 5.17), а саме: кут запізнення відкривання клапана зменшуються на 47%, а кут 

запізнення закривання клапана на 27%, що в свою чергу викликае збільшення ко-

ефіціента подачі ~Іо з 0.916 до 0.972 (рис. 5. 18). 

35 

~б 

~ 10 а У 
5 

0 
0,08 	0,13 	0,18 	0,23 

	
0,28 
	

0,33 

Радіус кривошипа, 

відкривання клапана = закривання клапана 

Рис. 5.17. Вплив зміни радіуса кривошипа на кути запізнення 

відкривання та закривання клапана 

0,98 

с 097 

= 0,96 
•Т 
q 0,95 
о 
С 

і 0'94 - 

~ 0,93 8.  
0,92 

0,91 
0,08 	0,13 	0,18 	0,23 

	
0,28 
	

0,33 

Радіус кривошипа, м 

Рис. 5.18. Вплив зміни радіуса кривошипа на коефіціент подачі насоса 

Досліджено, що при збільшенні радіуса кривошипа r збільшуються hm(,х , 

ho , h;,~~. і маса приводної частини бурового насоса, але в той же час зростае кое- 
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фіціент подачі насоса rіo . Отже радіус кривошипа r повинен бути оптимальним. 

5. Вплив об'ему гідравлічної частини бурового насоса. 

Зміна об'ему гідравлічної частини V з 0.01 до 0.03 м3 майже не призводить 

До зміни досліджуваних показників (рис.5.19), окрім деякого збільшення кута за-

пізнення відкривання клапана, а відповідно зменшення коефіціента подачі насоса 

~о від 0.95 до 0.93. Тому потрібно намагатися зменшити об'ем гідравлічної час- 

тини, що можливо тільки внаслідок зменшення їі шкідливого об' ему V . Це при-

Зведе не тільки до збільшення r~o , але й до зменшення маси насоса. 

45 	90 	135 	1$0 

v = 0.01 м 3 

і= О.О15 м3 

1 = О.О2 м3 

V = О.О25 м3 

V = О.ОЗ м3 

0.05 
	011 	а.і5 	0.2 

	
0.25 
	

0.3 
	

0.35 

Рис. 5.19. Вплив зміни об' ему гідравлічної частини на траекторію руху 

тарілки вихідного клапана 

6. Вплив тиску нагнітання Р . 

Тиск нагнітання Р не суттево впливае на h,,, , h0 , нп кут грнта та кут запі- 

знення закривання клапана, але значно впливае на кут запізнення відкривання 

клапана (при збільшенні тиску з 8 до 40 МПа кут запізнення відкривання клапана 

збільшуеться на 30%) (рис.5.20) і відповідно на коефіціент подачі насоса r~ який 

зМеншуеться з 0.947 до 0.91. 
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Р = 32 МПа 

Р=40МПа 

0.05 • 	0 1 	0.15 	02 	025 	03 	0.35 	l t, С 

45 	 90 	 135 	 18О 	~ о 

rr~=Ѕ.9 с: 
0.015 

нгэ = б.05 с 

т=3.bcj 
0.01 

0• 

Рис. 5.20. Вплив зміни тиску нагнітання на траекторію руху тарілки 

вихідного клапана 

7. Вплив кутової швидкості обертання кривошипа сv. 

Вплив на роботу насоса кутової швидкості обертання кривошипа сv дослі-

джувався при ії зміні з 3.6 с- ' до 13.08 с- '. Досліджено, що: 

- 	при збільшенні о значно збільшуються hm майже у 2.37 рази та h0 

майже в 1.57 рази (рис.5.21); 

h, м 	 ш = І3.0Ьс 1 

о з2 	 - 	w = 11. З с- т 

Рис. 5.21. Вплив зміни кутової швидкості обертання кривошипа сv на траек-

торію руху тарілки вихідного клапана 
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суттево збільшуеться швидкість посадки тарілки на сідло ~по~ (рис. 5.22); 

кути запізнення відкривання та закривання клапана збільшуються 

(рис. 5.23). 
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Кутова швидкість обертання кривошипа, с-1 

Рис. 5.22. Вплив зміни кутової швидкості обертання кривошипа г, на 

швидкість посадки тарілки на сідло 
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-+-відкривання клапана закривання клапана 

Рис. 5.23. Вплив зміни кутової швидкості обертання кривошипа о на кути 

запізнення відкривання та закривання клапана 

- значно збільшуеться кут грн ,,,, а саме з 99° при го = 3.6 с 1 до 117.28° при 
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13.08 с- ~, тобто на 18.5%; 

- коефіціент подачі ~1о зменшуеться з 0.947 при гд = 3.6 с-1 до 0.92 при 

13.08 с-~, гцо свідчить про доцільність експлуатації насосів при меншій куто-

віи швидкості ооертання кривошипа ю . 

8. Вплив маси тарілки. 

Зміна маси тарілки т з 2 кг до 6 кг не значно впливае на кути гру „гиУ , запіз- 

нення відкривання та закривання клапана (рис. 5.24), а отже і на коефіціент подачі 

насоса Іо . Досліджено, що при зміні маси тарілки у вказаному інтервалі майже не 

змінюеться швидкість посадки тарілки h,10 . Дані результати узгоджуються з до- 

слідженнями [89]. 

При збільшенні маси тарілки відбуваеться зменшення hm та h0 приблизно на 

11 о/о . 

Рис. 5.24. Вплив зміни маси тарілки на траекторію руху тарілки вихідного 

клапана 

Результати досліджень свідчать про можливість вибору матеріалу і геометрії 
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тарілки, виходячи із статичного розрахунку ц на міцність (клапан закритий, а зов- 

ні на тарілку діе максимальний тиск нагнітання Р ). 

9. Вплив характеристик пружини. 

а) при збільшенні коефіціента жорсткості пружини с„ з 1000Н/м до 7000Н/м 

оТримано наступні результати (рис. 5.25): 

с = 1000 НІм 

1т

~
^ 

t, с 

45 	 90 	135 	1$0 	(р о 

Рис. 5.25. Вплив зміни коефіціента жорсткості пружини на траекторію руху 

тарілки вихідного клапана 

- максимальна висота підйому тарілки hm зменшуеться з 15.79 мм до 

12.19 мм, тобто на 23% при збільшенні коефіціента жорсткості пружини с,, у вка-

заному інтервалі. Аналогічну закономірність отримано в роботі [88]; 

- зменшуеться висота зависання тарілки h0, а саме з 4.15 мм до 3.67 мм, 

тобто на 1 1.5%; 

- швидкість посадки тарілки h,70 та кути запізнення закривання та відкри- 

вання клапана майже не змінюються, тому і не змінюеться коефіціент подачі на-

соса і%о ; 

- 	кут грн ,,,с,х_ зменшуеться на 5.6 %. 
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б) при збільшенні сили попереднього підтиснення пружини F0 з 0 до 200Н 

оТримано наступні результати (рис. 5.26): 

- більше, ніж у два рази зменшуеться максимальна висота підйому тарілки 

а саме з 23.38 мм при F0 = ОН до 10.87 мм при F0 = 200Н ; 

- 	майже у два рази зменшуеться висота зависання тарілки над сідлом h0 , а 

саме з 5.54 мм при F0 = ОН до 2.97мм при F0 = 200Н ; 

- зменшуеться швидкість посадки тарілки на сідло hno~ на 26%, тобто з 

0.256 м/с при F0 = ОН до 0.1894 м/с при F0 = 200Н ; 

- 	кут грн ,,,а  зменшуеться на 13 %; 

- коефіціент подачі насоса rјo збільшуеться з 0.928 до 0.954. Це зумовлено 

зменшенням кутів запізнення закривання та відкривання клапанів відповідно на 

26% та 18%. 

Рис. 5.26. Вплив зміни сили попереднього підтиснення пружини на траекто-

рію руку тарілки викідного клапана 

Отже, більш вагомий вплив на роботу клапанів і насоса чинить сила попе-

реднього підтиснення пружини, аніж коефіціент fi жорсткості. Тому необхідно 

вибирати менш жорстку пружину і більшу силу ії попереднього підтиснення для 
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забезпечення нормальної роботи клапана та максимального значення коефіціента 

~одачі насоса. 

5.4. Вплив нелінійності коефіціента витрати клапана на характеристики 

його роботи 

для дослідження впливу нелінійності коефіціента витрати клапана на хара-

ктеристики його роботи та коефіціент подачі насоса проведемо порівняння ре-

зультатів розв'язання рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапанів 

(2.26) - (2.27) поршневого бурового насоса УНБТ-950 зі встановленими клапан-

ними вузлами N~7 при використанні коефіціента витрати клапана u = coпst та 

при використанні емпіричної залежності јu = f (h) . 

При дослідженнях u змінювався в інтервалі 0.6-0.8 та використовувалась 

емпірична залежність јu = 4.106 • h + 3582.4 • h3 - 8113. 9 • н z  + 175. 03 h , отри- 

мана в результаті експериментальних досліджень для даного клапана і насоса 

(див. розділ 4.2). Решта параметрів при всіх дослідженнях залишалися незмінни-

ми і мали значення, приведені в розділі 5.2 стор. 138-139. Результати досліджень 

приведені для вихідного клапана. 

Після аналізу проведених досліджень отримано результати, приведені в 

табл. 5.4 та на рис. 5.27 і 5.28. 

Таблиця 5.4 

Характеристики руху тарілки при різних значеннях коефіціента витрати клапана 

,и h,,,«,, м h0, м м/с 
Кут повороту кри- 
вошипа, що відпо- 

відае hm , град 

Кут запізнення 
відкривання 

клапана, град 

Кут запізнен- 
ня закривання 
клапана, град 

0.6 0.02563 0.00647 0.2365 107.3412719 25.1980347 13.93393435 

0.7 0.02201 0.00496 0.206 106.2136826 23.36222378 12.17855745 

0.8 0.01915 0.003941 0.1832 104.9599456 21.95986822 10.74994163 

empir 0.01456 0.004038 0.2168 104.2101852 23.82117651 12.70709812 
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і, М 
0.025 

0.02 

0.015 

0.01 

0.005 

0 0.3 0.1 0.2 0.25 0.15 0.05 0.35 t, С 
і 

180 	, гдад 90 45 135 

µ=o.s 

ј.і = 0.7 

µ = о.в 
јi = f(h) 

Рис. 5.27. Вплив јі на траекторію руху тарілки вихідного клапана 

Рис. 5.28. Вплив јі на швидкість руху тарілки вихідного клапана 

Для порівняння отриманих результатів представимо їх у вигляді гістограм 

(рис. 5.29 - 5.34), на яких вказано похибку визначення відповідної величини в по-

рівнянні з результатами, що отримані при використанні емпіричної залежності 

коефіціента витрати клапана јі = f (h) . 
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Рис. 5.29. Вплив коефіціента витрати клапана на величину максимальної висоти 

підйому тарілки 

0 
0,6 	0,7 	0,8 	епріг 

Ксефцівнт витрати клапана 

Рис. 5.30. Вплив коефіціента витрати клапана на величину швидкості посадки 

тарілки 
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Рис. 5.31. Вплив коефіціента витрати клапана на величину висоти зависання 

тарілки 
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Рис. 5.29. Вплив  коефіціента  витрати  клапана  на  величину  максимальної  висоти  
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Аналізуючи результати досліджень впливу коефіціента витрати клапана на 

характеристики його роботи (порівняння проводилося з результатами отриманими 

при використанні коефіціента витрати клапана ,и = f (h) ), слід відзначити, що: 

- найбільш суттево він впливае на значення максимальної висоти підйому тарілки 

над сідлом н,,,аї , а максимальна похибка визначення ціеї величини складае 76% 

при використанні , = 0.6 замість ,и = f (h) (рис. 5.29). Тобто, з використанням 

емпіричної залежності (див. розділ 4) н,,,ад = 14.57мм, а при використанні коефі-

ціента витрати постійним і рівним ,и = const = 0.6 — h, = 26. бЗмм . Така похибка 

визначення н,,,а,_ призводить до значних неточностей при конетруюванні гідравлі- 

чної коробки і збільшення ії шкідливого об'ему, що впливае на ефективність ро-

боти бурового насоса в цілому і збільшення маси гідравлічної коробки; 

- максимальна похибка визначення швидкості посадки тарілки на сідло h,10 

складае 15.5% при використанні ,и = 0.8 (рис. 5.30); 

- максимальна похибка визначення висоти зависання тарілки h0 складае 

б0.2о/о при використанні , = 0.6 (рис. 5.31); 

- похибка визначення кута повороту кривошипа, що відповідае максимальній 

висоті підйому тарілки, е в межах допустимого, тобто менше 5% при використан-

ні коефіціента витрати клапана постійним від 0.6 до 0.8 (рис. 5.32); 

- максимальні похибки визначення кутів запізнення відкривання та закриван-

ня клапана складають відповідно 7.81 о/о та 15.4% при використанні ,и = 0.8 

(рис. 5.33 — 5.34). 

Отже, використання коефіціента витрати ,и = const призводить до значних 

неточностей в отриманні реального результату розрахунку характеристик роботи 

клапана і насоса в цілому. 

3 огляду на отримані результати досліджень і звертаючи увагу, що сучасні 

бурові установки комплектуються системами технологічного контролю парамет-

рів буріння СГТ-мікро [19], які призначені для контролю, реестрації та збору не-

обхідної інформації про технологічний процес буріння, а також для оперативної 
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обробки даної інформації і проведення корекції режимів роботи для запобігання 

Поломок бурового обладнання та підвищення ефективності буріння, можна зроби-

ти висновок, що актуальність інтеграції розробленого алгоритму моделювання 

сумісної роботи клапанів бурового насоса з такою системою технологічного кон-

тролю, що дозволить більш ефективно використовувати бурові насоси під час бу-

ріння свердловин. 

Висновки 

1. Отримано розв'язок рівнянь математичної моделі сумісної роботи клапанів 

поршневого бурового насоса УНБТ-950: визначено траекторії та швидкості руху 

тарілок в залежності від кута повороту кривошипа (часу). 

2. Встановлено адекватність результатів комп'ютерного моделювання до ре-

зультатів, отриманих на реально працюючому буровому насосі, при цьому макси-

мальна похибка не перевищуе 5%, що свідчить про можливість застосування роз-

робленої моделі для дослідження роботи бурового насоса при різних режимах ро-

боти та визначення коефіціента подачі без проведення натурних високозатратних 

експериментів. 

3. Визначено значення коефіціента подачі r~o бурового насоса УНБТ-950 при 

використанні серійного клапана №7 при різних режимах роботи насоса, який ра-

ніше визначався тільки експериментально або приймався рівним приблизно 0.9. 

4. Досліджено вплив конструктивно-кінематичних параметрів бурового насо-

са та клапана, тиску нагнітання тощо на роботу як самого клапана, так і насоса в 

цілому. На основі досліджень виявлено фактори, які найбільше впливають на ро-

боту насоса і які слід оптимізувати для забезпечення максимального значення ко-

ефіціента подачі насоса та мінімальної швидкості посадки тарілки на сідло. Ре-

зультати досліджень свідчать про співпадіння характеру зміни досліджуваних ве-

личин з результатами отриманими іншими вченими. 

5. Оскільки в результаті досліджень виникають суперечливі вимоги до конс- 
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трукції насоса, а саме: при зміні певного параметра покращуються характеристи-

ки роботи клапана, але зменшуеться коефіціент подачі насоса, то необхідно виби-

рати параметри насоса і клапанів як за умовою максимального коефіціента подачі, 

відсутності стуку (допустимої швидкості посадки тарілки), так і за умовою мак-

симальної швидкохідності насоса. 

6. Використання розробленої моделі сумісної роботи клапанів дозволяе про-

водити розрахунки нових конструкцій поршневих бурових насосів односторон-

ньої дії з заданими параметрами технічних характеристик, при цьому знижувати 

їх масу, габарити, покращувати умови роботи і підвищувати надійність та довго-

вічність складових. 

7. Встановлено, що найбільш суттево значення коефіціента витрати клапана 

впливае на максимальну висоту підйому тарілки над сідлом, висоту зависання та-

рілки та швидкість посадки тарілки на сідло. 

8. При проектуванні нових конструкцій клапанів і гідравлічної частини по-

ршневого бурового насоса необхідно використовувати коефіціент витрати клапа-

на як змінну величину ,и = f (h) , що підвищить точність і якість розрахунків, а в 

кінцевому результаті приведе до проектування оптимальної конструкції гідравлі-

чної частини бурового насоса. 
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ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ 

В результаті виконання теоретичних і експериментальних досліджень робо-

ти клапанних вузлів та процесів, які проходять в гідравлічній частині трипоршне-

вого бурового насоса, вирішено важливе наукове-практичне завдання по підви-

цхенню ефективності проектування нових конструкцій бурових насосів та виборі 

оптимальних режимів експлуатації існуючих. При цьому: 

1. Досліджено процеси та явища, які проходять в гідравлічній частині бурового 

насоса під час його роботи, і їх вплив на умови роботи клапанів, насоса в цілому 

та його коефіціент подачі. На основі аналізу проведених досліджень розроблено 

фізичну модель сумісної роботи вхідного та вихідного клапанів бурового порш-

невого насоса, яка більш реально відображае сукупну дію процесів та явищ, що 

проходять в гідравлічній частині під час роботи трипоршневого бурового насоса. 

2. На основі розробленої математичної моделі сумісної роботи вхідного та вихід-

ного клапанів бурового насоса аналітично описані динамічні процеси взаемо-

пов'язаної роботи клапанних вузлів. Рівняння опису роботи клапанних вузлів, які 

в неї входять, е нелінійними диференціальними рівняннями другого порядку і в 

даній роботі розв'язані чисельним методом. Дана модель враховуе: стискання бу-

рового розчину та наявність в ньому домішок газу; дію підпірного відцентрового 

насоса; залежність величини гідродинамічної сили від висоти підйому тарілки над 

сідлом; нелінійну залежність коефіціента витрати клапана ,и від висоти підйому 

тарілки над сідлом h, що зроблено вперше. Для їі розв'язання необхідно мати 

тільки один експериментальний параметр, а саме коефіціент витрати клапана. 

З. Вперше розроблено алгоритм розв'язання рівнянь математичної моделі суміс-

ної роботи клапанів трипоршневого бурового насоса з використанням сучасних 

комп'ютерних технологій на основі узагальнених експериментальних даних, який 

дозволяе проводити розрахунки (визначати траекторію руху тарілок клапанів та 

характеристики роботи нового поршневого насоса ще на стадії проектування з 

можливістю проведення оптимізації за критеріями нормальної роботи насоса та 

його складових, а також вибирати ефективні режими його роботи для забезпечен- 
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ня максимального коефіціента подачі) без проведення натурних експериментів. 

4. Вперше розроблена методика проведення комп'ютерного експеримента по ви- 

значенню коефіціента витрати клапана як змінної величини ,и в залежності від ви-

соти підйому тарілки h. Дана методика може бути використана для дослідження 

різних типів клапанів в конструкціях різних видів насосів замість проведення на-

турних експериментів. 

5. Розроблено методику розрахунку та оцінки напружено-деформованого стану 

деталей клапанного вузла при заданому максимальному тиску нагнітання, що дае 

можливість проектувати нові конструкції клапанів, а також удосконалювати і ви-

бирати існуючі. В результаті досліджень напружено-деформованого стану клапа-

на №7 бурового насоса УНБТ-950 за розробленою методикою встановлено місця 

концентрації максимальних напружень, в яких еквівалентні напруження більші 

допустимих. Вперше доведено, що виконання радіуса заокруглення між опорними 

поверхнями тарілки R ІОмм призводить до зменшення максимальних еквівален-

тних напружень в клапані приблизно у 3 рази, при цьому забезпечуеться його но-

рмальна робота. 

6. Досліджена закономірність зміни коефіціента витрати клапана від висоти під-

йому тарілки над сідлом за допомогою стендового і комп'ютерного експеримен-

тів. Встановлена адекватність результатів комп'ютерного експеримента до стен-

дового (максимальна похибка отриманих результатів не перевищуе 5.5%, а серед-

не значення похибки - 4.4%), тому перший рекомендовано для подальших дослі-

джень ,и = f(h) за розробленою методикою. Емпірично описані залежності даного 

коефіціента використовуються для розв'язання математичної моделі сумісної ро-

боти клапанів бурового насоса за розробленим алгоритмом. 

7. Проведено порівняння результатів, отриманих при дослідженнях роботи кла-

панного вузла за розробленою моделлю, з результатами, отриманими під час на-

турного експеримента на буровому насосі УНБТ-950. Розбіжність отриманих ре-

зультатів складае менше 5%, що свідчить про можливість використання 

комп'ютерного моделювання з розробленим алгоритмом в подальших досліджен-

нях для визначення параметрів роботи бурового насосу при різних режимах робо- 
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ти та визначення його коефіціента подачі без проведення натурних експериментів 

на реальних насосах. 

g. Знайшло подальший розвиток дослідження впливу конструктивних (діаметр 

поршня, довжина шатуна, радіус кривошипа, об'ем порожнини гідравлічної час-

тини) і кінематичних параметрів (кутова швидкість обертання кривошипа) буро-

вого насоса та його складових (маса тарілки, коефіціента жорсткості та сили по-

переднього підтиснення пружини), а також тиску нагнітання, вміст газу в розчині 

на характеристики їхньої роботи. Подано загальні рекомендації щодо вибору цих 

параметрів. Визначено значення коефіціента подачі rJo бурового насоса УНБТ- 

950 при використанні серійного клапана №7 при різних режимах роботи насоса, 

який раніше визначався тільки експериментально або приймався рівним приблиз-

но 0.9, що призводило до неточності визначення дійсної подачі насоса. 

9. Досліджено вплив нелінійності коефіціента витрати клапана на характеристики 

його роботи і внаслідок чого вперше встановлено, що значення коефіціента ви-

трати клапана суттево впливае на визначення: максимальної висоти підйому тарі-

лки над сідлом h,,, (максимальна похибка складае 76%), висоти зависання таріл- 

ки h0 (максимальна похибка складае 60.2%) та швидкості посадки тарілки на сід-

ло h,IOL. (максимальна похибка - 15.5%). Тому рекомендуеться при проектуванні 

насосів враховувати нелінійність даного коефіціента. 
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експлуатації. 
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В своїй доповіді Чаплінський С.С. обгрунтував актуальність теми роботи, задачі досліджень 

та виклав основні результати та висновки роботи. 
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Ухвалили: 
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ефективності використання бурових насосів. 
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Рис. Б.1. Етапи розвитку конструкцій клапанних вузлів бурового насосів 

Зусилля дослідників спрямовані на створення конструкції клапанного 

вузла з підвищеною довговічністю та зменшеним коефіціентом опору руху 

розчину. Спочатку використовувались плоскі самодіючі клапани з пружинним 

навантаженням та гумовим (рис.Б.1, а) чи металевим (рис.Б.1, б) ущільненнм. 
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Термін служби таких клапанів був незначний, оскільки гумові ущільнення 

швидко руйнувалися. Такі конструкції клапанів чинили великий опір руху 

розчину. 

Для усунення цих недоліків почали виготовляти клапани (рис.Б.1, в) з 

металевим ущільненням, але з формою робочої поверхні тарілки близькою до 

сфери. Цей клапан мав велику масу, і, не зважаючи на мінімальний 

гідравлічний опір, довговічність його залишалася низькою, особливо при роботі 

з розчинами, які містили абразив. 

Наступним етапом розвитку клапанів було створення конструкції 

конусного клапана (рис.Б.1, г, д). В конструкції клапана (рис. Б.1, г) 

ущільнююча гумова манжета додатково притискалась до сідла за рахунок тиску 

бурового розчину над тарілкою, що подавався через канал в ній. В клапані 

(рис. Б.1, д) манжета закріплювалась нерухомо на сідлі, а їі ущільнююча плоціа 

складала приблизно 75% площі ущільнення клапана. При цьому термін служби 

таких клапанів був в 2 рази більший, ніж з металевим ущільненням. 

Подальші спроби конструкторів підвищити довговічність клапанно о 

вузла та покращити умови роботи бурових насосів призвели до створення 

конструкцій клапанів, показаних на рис. Б.1 е, ж. У першому з них, посадка 

тарілки здійснювалась одночасно на гумове ущільнення та металеві робочі 

поверхні тарілки і сідла, а в другому - спочатку на гумове ущільнення, а далі в 

міру підвищення тиску на металеві конусні поверхні тарілки та сідла, що 

зменшувало силу удару металевих поверхонь клапанного вузла. 
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Таблиця Б.1 

Типи клапанів бурових насосів та характерні особливості їх виконання 

Торгова 
марка 

клапана 
(фірма 

виробник) 

Характерні особливості виконання 

1 2 

- 

Клапан 	з 	ущільнюючою 	манжетою 	на 	сідлі 	(рис.Б.2,а), 	який 
характеризуеться 	зменшеною 	масою 	рухомих 	частин 	клапана 	та 
покращеними динамічними характеристиками. Але практика експлуатації 
показала, що такий клапан менш довговічний ніж клапан з ущільнюючою 
манжетою на тарілці [40] 

- 

При високих тисках найбільшою довговічністю характеризуеться клапан 
показаний на рис. Б.2, в. В ньому використовуеться ущільнення постійної 
товщини з гострою ущільнюючою кромкою. Недоліком такої конструкції е 
виконання напрямної хрестовини на тарілці, що збільшуе масу рухомих 
частин і погіршуе їх динамічні характеристики 

F1uid kin g 
Тип FK-1 
(Oi1we11) 
Рис. Б.2,б 

Змінне гумове ущільнення закріплюеться за допомогою різьби. Напрямні 
хвостовики розміщені з обидвох сторін тарілки. Сідло виконане з трьома 
радіальними перемичками. для цього типу характерна підвищена твердість в 
зоні зношування. 	Площа контакту металевої поверхні збільшена для 
підвищення зносостійкості при ударах 

Тип FK-A 
(Oi1we11, 
National) 

Деталі клапана цементуються і гартуються. Сідло без напрямної втулки 
та радіальних перемичок. Нижньою 	напрямною служать периферійні 
виступи кованої тарілки клапана. Прецизійна обробка конусної поверхні 
сідла. Тарілка мае в язку серцевину після термообробки і високу твердість 
робочих поверхонь. Ущільнююча манжета кріпиться притискною шайбою і 
утримуеться розрізним кільцем О-подібного перерізу 

Woolley 

Тарілка — одна сталева деталь без притискних шайб, різьби чи стопорних 
кілець. 	ЇЇ 	маса на 	15о/о легша від 	найбільш легких 	клапанів 	інших 
конструкцій. Тарілка приварюеться до стержня. Ущільнення клапана при 
посядці на сідло передае навантажеиня на тарілку. В тарілці зроблено 
кільцеву 	вибірку 	для 	зменшення 	маси. 	Ущільнення 	мае 	подвійний 
посадочний 	конус 	і 	специфічну 	форму 	перерізу, 	яке 	виключае 
прокручування на тарілці (характерне для О-подібного ущільнення), а також 
утруднюе попадання твердих частинок в стик контактуючих поверхинь 
тарілки та сідла. У сідлі з трьома ребрами збільшені прохідні каналн . 
Конструкція створена в результаті тривалих конструкторсько-дослідних 
робіт. В чисельних випробуваннях відзначено різке збільшення стійкості. 
Випускаеться такі клапани розмі.ами від №5 до №9 за стандартами АРІ 

O-Ring 
(Reed 

American) 
Рис. Б.2, з 

Тарілка за типом фірми Woolley. Манжета виконана з поліуретану та 
утримуеться без використання притискної шайби, стопорного кільця чи 
різьби. Сідло виконане з трьома радіальними перемичкам. Використовуеться 
клапан при високих тисках 

Regular 
(National) 

Ущільнення 	клапана 	виготовлено 	з 	нафтостійкої 	гуми 	на 	основі 
синтетичного каучуку. Використовуеться для роботи при невисоких тисках. 
В розчині допускаеться невелика кількість твердих включень 

Premium 
(National) 

Ущільнення клапана з поліуретану. Використовуеться для роботи при 
високих тисках, з високим вмістом абразиву в буровому розчині 
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Продовження табл. Б.1 

1 2 

American 
(Reed 

American) 

Тарілка виготовлена за типом конструкції рис. Б.2, е. Ущільнення з 
подвійним 	конусом 	на 	прилягаючій 	до 	сідла 	поверхні 	виконане 	з 
поліуретану чи гуми. Кріплення манжети, як у клапана O-Ring. Сідло 
містить три ребра. Пружина виготовлена з високовуглецевої або нержавіючої 
сталі. 	Клапан 	виготовляеться 	з 	подвійним 	посадочним 	конусом 	на 
ущільненні 

Green 
triangular 

(Continental 
Emsco) 

Покриття деталей фосфатом цинку захищае клапан від корозії. На 
замовлення можна отримати вироби з хромованою ущільнюючою фаскою 
сідла клапана. Деталі клапана виготовляються з якісної легованої сталі, 
обробляються на токарних верстатах з ЧПК, термообробляються. Працюють 
при неперервній роботі насоса у важких умовах при різних тисках і тигзх 
розчинів 

Supreme 
(TRW 

Mission) 
Рис. Б.2,г та 

Б.3, г 
(верхній) 

Сідло виконане з 4 радіальними ребрами. Площа робочої поверхні 
клапана на 35% більша ніж у аналогів інших виробників. Ущільнення 
затискаеться притискною гайкою з внутрішньою різьбою і виступами для 
зручності загвинчування. Поліуретанове ущільнення амортизуе енергію 
удару при контакті тарілки і сідла. При робочій температурі вище 333К 
використовуеться ущільнення з високоміцної синтетичної гуми Buna N. 
Робочі поверхні тарілки можуть бути хромовані — для роботи з корозійними 
розчинами. Використовуеться клапан для середнього та високого тисків, і 
може працювати на будь-яких бурових розчинів. Ромбоподібна форма 
ущільнення забезпечуе високу довговічність клапана. 	Такі конструкції 
полегшені, тарілка клапана рухаеться в напрямних втулках розміщених в 
сідлі та кришці гідравлічної частини бурового насоса 

Service 
Master 
(TRW 

Mission) 

Сідло виконане без перемичок, полегшена тарілка з периферійними 
ребрами 	в 	нижній 	частині. 	Ущільнення 	виготовлено 	з 	поліуретану. 
Кріплення ущільнення забезпечуеться розрізним стопорним кільцем О-
подібної форми. Використовуеться клапан для високих тисків, розчинів з 
великим вмістом піску та вуглекислоти (цементаційні роботи, гідророзрив 
тощо) 

Super Service 
(TRW 

Mission) 

Тарілка та сідло клапана піддаються цементації. Сідло мае 4 радіальних 
ребра для забезпечення підвищеної площі при ударних навантаженнях. 
Нижній напрямний стержень клапана виконано подовженим. Посадочні 
поверхні 	хромуються. 	Під 	власною 	вагою 	клапан 	не 	ущільнюеться. 
Використовуються для насосів типу "дуплекс" при низькому та середньому 
тисках. Манжета стійка до дії нафти, газу, бурового розчину та хімічних 
домішок 

(OiI States) 
Ущільнення виготовляються з еластомерів спеціального складу, вони 

діють як амортизатори та зменшують зношування. Конструкція клапанів, як 
у фірм Reed American, TRW Mission 

Fu11 Opening 
(SW Oilfield) 

Сідло виготовляеться без напрямної втулки та перемичок. Тарілка 
клапана 	виконана 	з 	чотирма 	периферійними 	виступами. 	Ущільнення 
виготовлено з поліуретану стійкого до підвищеної температури. 
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Продовження табл. Б.1 

1 2 

НР 
(Мс Clathie) 
Рис. Б.2 д 

' 

В сідлі виконано тільки дві радіальних перемички, які мають скошену 
верхню поверхню та плоский нижній торець з кільцевою частиною (для 
кращого захоплення при вийманні). Ущільнення, яке виконано з гуми 
спеціально розробленого складу (Formula Н-б0) або з особливо зносостійкого 
поліуретану, 	закріплене між верхньою та нижньою деталями тарілки 
клапана. Напрямні хвостовика подовжені. Верхня частина тарілки може 
багатократно 	використовуватися. 	Поверхня 	хвостової 	частини 	мае 
підвищену твердість, а більш м'яка різьбова частина виключае заїдання по 
нитках 	різьби. 	Нижня 	посадочна 	поверхня 	цементуеться. 	Матеріал 
ущільнення 	стійкий 	до 	зношування 	при 	підвищеній 	температурі. 
Використовуеться клапана при роботі з будь-якими розчинами, в тому числі 
з домішками для боротьби з поглинанням 

КСК9 
Рис. Б.2,е 

Ущільнення мае каплевидну форму, у клапані наявні комбіновані 
плоскоконусні опори. Радіальні ребра використовуються в якості плоскої 
опори. Такі конструктивні рішення забезпечують хороше центрування та 
стабільність посадки тарілки на сідло клапана 

(МІШН 
ФЛЮІД 
КІНГ) 

При 	виготовленні 	клапана 	використовуються 	штампування, 
термообробка, спеціальне зміцнення робочих поверхонь деталей клапана. 
Фірма виготовляе будь-які розміри клапанів для всіх моделей насосів. 
Пропонуеться широкий вибір поліуретанових чи виготовлених з синтетичної 
гуми манжети у відповідності з заданими робочими параметрами 

FK-1 ТАІ- 
WEB (МІШН 

ФЛЮІД 
КІНГ) 

Рис. Б.3, а 

Підвищена ущільнююча здатність та термін служби в критичній зоні 
контакту металевих поверхонь. Розраховані на високі тиски 

FK-N 
Рис. Б.3, б 

Повністю відкрита конструкція сідла з 4 напрямними периферійними 
виступами на тарілці забезпечуе максимальний розхід розчину при 

найбільшому тиску. В зв'язку з відсутністю поперечних ребер, в сідлі не 
накопичуеться бруд, що в результаті не перешкоджае руху розчину 

MASTER ІІ: 
Рис. Б.3, г 
(нижній) 

Поверхня тарілки клапана та напрямні периферійні виступи підлаються 
навуглецюванню для підвищення терміну служби. Поліуретанове 

ущільнення дозволяе зменшити витрати на обслуговування. Посадочна 
поверхня у вигляді конуса забезпечуе відмінні гідродинамічні властивості та 

може витримувати великі навантаження. 
Відкрита конструкція сідла дозволяе без демонтажу сідла вихідного клапана 

проводити заміну сідла вхідного клапана 

SILVER TOP 
Рис. Б.3, д 

Манжета виготовляеться із матеріалу стійкого до дії нафти, газу, бурового 
розчину та хімічних домішок. Манжета не сильно притискаеться до сідла 
клапана. Надійне ущільнення досягаеться за рахунок тиску розчину, а не 

маси тарілки 



ДОДАТОК  В  

Математичні  моделі  опису  роботи  

191 

клапанник  вузлів  



М
ет

оп
  

р о
зв

' я
за

нн
я  

и инн~и~Сд1агнт анг,иггц~нд 
lsuoo 

udn инн~и~Сд1агнг анчцааин 
П

ри
гіу

щ
ен

ня
  

П
ос

гій
ні

ст
ь  

на
ва

нт
аж

ен
ня

.  н
ап

ор
у  

на
  т

ар
іл

ку
  

пр
и  

бу
дь

-я
кі

й 
ви

со
ті

 і ї
 п

ід
йо

м
у.

  Ц
е  

пр
из

во
ди

ть
  д

о  
то

го
,  щ

о  
ш

ви
дк

іс
ть

  р
ук

у  

ро
зч

ин
у  

в  
щ

іл
ин

і к
ла

па
на

  т
ак

ож
  п

ос
ті

йн
а.

  

д
Л
=

 co
ns

t,  
h,

,,a
x  

ві
дп

ов
ід

ае
  к

ут
у  

по
во

ро
ту

  

кр
ив

ош
ип

а  
90

° ,
,и

  =
 co

ns
i,  

до
вж

ин
а  

ш
ат

ун
а  

рі
вн

а  
не

ск
ін

че
но

ст
і,
  к
у

ти
  з

ап
із

не
нн

я  
по

са
дк

и  

та
  в

ід
кр

ив
ан

ня
  р

ів
ні

 м
іж

  с
об

ою
,  в

ит
р а

та
  Q

  

ви
зн

ач
ае

ть
ся

  з
а  

си
ну

со
їд

ал
ьн

им
  з

ак
он

ом
.  Н

е  

вр
ах

ов
ан

о  
си

ли
  і
не

рц
ії
 і
 

ін
ш

і с
ил

и.
  

,и
  =

 c
on

st
,  д

ов
ж

ин
а  

ш
ат

у н
а  

рі
вн

а  

не
ск

ін
че

но
ст

і,
  ;
  =

 co
ns

t.
  

Н
е  

вр
ах

ов
ан

о:
  н

ер
ів

но
м

ір
н і

ст
ь  

ро
зп

од
іл

у  

ш
ви

дк
ос

ті
 в

зд
ов

ж
  п

ер
ер

із
у  

щ
іл

ин
и,

  с
ум

іс
на

  

ді
я  

кл
ап

ан
ів

  т
а  

пр
ив

ед
ен

а  
м

ас
а  

ро
зч

ин
у.

  

Рі
вн

ян
ня

  р
ух

у  
та

р
іл

ки
  к

ла
па

на
  

м, 

f к
л
'
 д
 ~
 	

~
  

~Р
 

fп
ор

ш
  '
 У  
Ѕ

іп
  С

р  

де
  6

 —
  н

ав
ан

та
ж

ен
ня

  г►
а  

кл
ап

ан
,  

b 
—

  G
 +
 Е

ігр
у  ж

.  

Р
 '
 

✓
 К~

 

q  
2

о
)

•  
С

+
С

г  
•h

 

га
  к

ол
ив

ан
ь  

пр
уж

ин
но

го
  к

ла
па

на
.  

.л
  Л

 п
л

п
и

в
п
л

п
п
  т
п

іп
и

тт
и

  

А
вт

ор
  

[56] 	1 1да9 [98] 	'І '$ 

Z _ с~ 

192 



І
 

Ір
о

д
о
в
ж

е
н

н
я
  

И онацииии ан хо~и, и~од 

иннинитд 
отониио~идиантц 

иннатптдии 
аньигтц~ни 
онишидгр 

_ 

,и
  =

 c
on

st
,  н

е  
вр

ах
ов

ан
а  

по
пр

ав
ка

  Е
3е

ст
ф

ал
я,

  а
  

за
м

іс
ть

  н
е'

і  в
ик

ор
ис

то
ву

ет
ьс

я  
ко

еф
іц

іе
нт

  
і1

,  

ха
ра

кт
ер

на
  в

ит
р а

та
  р

оз
чи

н
у  

че
р

ез
  к

1 іа
па

н
  

пр
ед

ст
ав

ле
на

  л
ін

ій
н
о

ю
  з

ал
еж

н
іс

тю
,  а

  н
е  

кв
а

д
р

а
ти

ч н
о
ю

.  

П
р
и

пу
ск

ае
ть

ся
,  щ

о  
р

ух
  к

л
а

па
на

  

П
іД

П
О

р
я
д

КО
в
у

єТ
Ь

С
Я

 З
аК

О
Н

у
  Г

ар
NІ

ОН
Ій

ііО
Го

  

ко
ли

ва
ль

но
го

  р
у
ху

  м
ат

ер
іа

ль
но

ї т
о

чк
и

.  

,и
  =

 c
o

ns
t,  

ру
х  

р
оз

чи
н
у  

в  
щ

іл
ин

і к
л

ап
ан

а  
пр

и
йн

ят
о  

л
ам

ін
ар

н
и

м
.  

Ц
я
  у

м
ов

а  
не

  з
ав

ж
д и

  с
пр

ав
д ж

у
ет

ьс
я,

  

,и
  =

 c
on

s t
.  

т
-__ h„

+r
11

'  h
'+

k•
  h

=
  ✓

кл
  .
 4Р

-(
G

+
Fо

)  

ко
еф

іц
іе

нт
  о

по
ру

  р
ух

у  
та

р
іл

ки
  к

л
ап

ан
а  

в  
р

оз
чи

н
і,  

F
O  

—  
си

л
а  

по
п

ер
ед

нь
ог

о
  п

ід
ти

с
не

нн
я  

пр
у

ж
и

н
и

  

Ін
ш

и й
 в

иг
ля

д  
р

ів
ня

нн
я :

  

h "
+

2•
а

•h '
+

b2 •н
=

К
•

V п
+

д
,д

е  

k
 

І 	
G

+
F 

2•
а

=
і  
	

д
_

_ 	
о  

т
  
т

  
т

  

К
=

  
д п4

•
І~

•р
  

3 2
•  т

•, и
2

 •  д
к'
 h 2

 ві
п
2

 ~р  

о 

+ 

м 

11 

І 

. 	ІІ 

Г 

+ 

ІІ 
І 

N 

п. 

h ~
 =

 fп
 	

аб
о  

h ~
 =

 h m  
.йи

  
,и

  
l 

2
 д
Р

 

Р
 

h
'—

  ш
ви

д
к

іс
ть

  з
ак

р
ив

ан
ня

  к
л

а
па

на
.  У

м
о

ва
  б

ез
уд

ар
но

ї 
по

са
дк

и
:  

hm
•п

<_
6

0
0

-6
50

  

[96] 	'W'~ и~хац 
~6~І~ 

g 	иодтониу 

~09І~ 

•І•І иихчаиацох~Сх 

м ~ и 

193 



1
 Ір
оц

ов
ж

ен
ня

  г
а

бJ
і.  иннеиКд1агнг анниггценv 

ОІ-АИЕ 

Кі иг ИІзј Н 

~ 	л 
с 	а) 	х 	л 
х 	г 	 о 

о.. s 	; 	о 
л 	~о 

s 	г 	•- 	л Т 	Х 	о 
м 

	
) 	о о 	І 	т 	б̀ 

х 	 р 
Х 	г~ 	

х 	ц 	о сС, U 	•= 	х 	т 	х S 
Е✓ 	сС 	сС 	~ 	¢' 

х 

к 	С 	сб 

х а 	
ІІ 

~ 	q 	~ 
х 	• т 

Д
ов

ж
и

н
а  

ш
ат

у
на

  р
ів

на
  н

ес
кі

нч
ен

ос
ті

,  

а
„  

=
 c

on
st

.  

Гf1 

h '
+

а
•h

=
b•

СО
  S

ln
(
С

 t)
,  

а
  =

  ,ct
  г

г  
д

к ,
,  •

  
2 

g  
•  4

Р
 ,

  
b

 =
  f

h
  '
 ~  

У 	
Їк

л  

Р
оз

в
'я

зо
к:

  

h  
= 	

2  
b

 2  
•  (с

v  
•  е

-а
` 

+  
а  

•  s
in

w
  '  

t  +
  с

  •  
co

sw
t)

  
а

  +
  о

  

2  
Ь

с
о

 
h
' 
=

 	
2  

( —
а  

•  е
  

	 +
  а

  •  
с
о

s  
С

  '  
t  

+
  г

  •  
s
in

  С
  '  

t)
  

І 	
а

  +
  о

  

b•
w

  
h "

=
  

2 	
2

•(
а2

 е-а
`—

а•
w

•s
in

w
• t

+
w

2 •c
os

w
•t
)  

а  
+  

о  
ІІ 	

П
рИ

  С
О

•t
=

 0,  
h 

= 	
h  

=  
b 

со
2 .  

т
  

h "
+

G
+

F„
р 	

b•
С

0
2 

дР
 =

 	
,  h

o  
=

  

	

f 
	

а2
 +
w

2 

і 
N 

i
t
 -
 	

L J
1

 т
 

G
 	

G
  
f
f
  

л
 р

 -
  ~

і_
  ,

:/
іл

  Ї
_  -

  

`~' Іі б] 	'І 'S иоцэдо1оц LZ6І ' Ld 	уице j, 

194 



П
р

о
ц

о
вж

е
н
н
я
  т

а
б

л
.  І

3
.1

 

инн~иіСд1агнн анниггцгнV иннеиіСд1агнт аннигнц Н 

4 

Н
ем

ае
  р

ек
ом

ен
да

ці
й

  д
ля

  в
и

бо
ру

  о
сн

о
вн

их
  

па
ра

м
ет

р
ів

  к
л

ап
ан

ів
,  т

о
м

у  
з н

ах
од

ж
ен

ня
  h

 т
а  

h
' 

е  
не

  д
оц

іл
ьн

е  
за

  ц
им

  м
ет

од
ом

.  
П

ід
ій

м
ал

ьн
а  

с и
ла

,  щ
о  

д
іе

  н
а  

та
р

іл
ку

  к
л

а п
ан

а  

лі
н

ій
но

  з
в '

яз
ан

а  
зі

 ш
ви

дк
іс

тю
  р

оз
чи

ну
  в

  

щ
іл

ин
і к

ла
па

на
.  

,и
  =

 с
оп

вн
  

К
ут

и
  з

ап
із

не
нн

я  
в

ід
кр

ив
ан

ня
  т

а  
по

са
дк

и
  р

ів
ні

 

м
іж

  с
об

ою
.  Р

ів
ня

нн
я  

не
  в

ід
об

р а
ж

ае
  

по
ча

тк
ов

и
х  

у
м

ов
,  т

ак
  я

к  
пр

и
  h

 =
 0 

за
  у

м
ов

ою
  

ст
ат

ич
но

ї  
пр

ол
ив

ки
  h

"=
 0

,  щ
о  

не
  в

ід
по

в і
да

е  

ді
йс

но
ст

і.
  Н

е  
вр

ах
ов

ан
і:
  с

ти
с к

ан
ня

  р
оз

чи
ну

,  

д
ія

  г
ід

ро
ди

на
м

іч
но

ї  с
ил

и
  т

а  
су

м
іс

на
  д

ія
  

кл
ап

ан
ів

.  

М 2 	
,  

h
 +

  к
•  

у
•  f
 
 

•
h

 +
к
 h

+
  

т
•у

р
•4

Р
•

h
 	

т
  

+
  
1

 
( N

o
+

G
_

к
'У
'
 Їк

г,  •
  f
„

.r
.(

д
•s

in
r
t)

=
0 

т
 	

р
•д

Р
•

h 
П

іс
ля

  л
ін

еа
ри

за
ці

ї 

h
"+

а
2

•h
'+

а
3

•н
+

а
4  

=
О 

К 
—

  к
ое

ф
іц

іе
нт

,  в
и

би
р а

ет
ьс

я  
д л

я  
ко

ж
но

го
  п

ер
іо

ду
  р

об
от

и  
на

со
са

  

h "
+

2
 п

  h
 +

к
2 .  h

=
  H

 s
in

(г
  .

t)
,д

е  

а
  

k
•f

к
л

 	
2

 k
 	

а
•k

•
•f

n
•г

•С
О

  

т
 	

т
 	

т
  

h 
=  

а  
Q

  —
  л

ін
ій

на
  з

ал
еж

н
іс

ть
;  

а
  -
  к

ое
ф

іц
іе

нт
,  я

ки
й

  в
из

на
ча

ет
ьс

я  
в  

р
ез

ул
ьт

ат
і  с

та
т и

чн
ої

  

пр
ол

и
вк

и
;  

k 
—

  к
о

еф
іц

іе
нт

  ж
ор

ст
ко

ст
і п

ру
ж

ин
и

.  

І 	б] 	'Х 'І х/С9нтинц 

- 

[£6 `О6~ 'W '$ иихчптни~ 

00 а. 

195 



х~нит~ш хин~иоіцаиьии хиио1оц~нg 

~н игн~и~цх игоуод инн~иоіцаннош аннодгхацј 
ИИНнИ Lіці?Нд 

,и
  =

 c
o

ns
t,  

р
ід

ин
а  —

  в
од

а,
  н

ев
ис

ок
а  

то
чн

іс
ть

  

д о
сл

ід
ж

е
нн

я  
та

  с
кл

ад
н

іс
ть

  о
бл

ад
на

нЕ
ія,

  н
е  

вр
ах

о в
ан

а  
д

ія
  к

ом
пе

н с
ат

ор
а,

  п
од

ач
а  

р о
зч

ин
у  

за
  с

ин
ус

ої
д а

ль
ни

м
  з

ак
он

ом
,  г

ід
р о

д и
на

м
іч

на
  

си
ла

  в
р а

хо
ву

ет
ьс

я  
ко

еф
іц

іе
нт

ом
  k

1,.
  

Р
зн

,  
Р

зв
  —

 си
ли

  т
ис

ку
  р

оз
чи

ну
  н

а  
за

кр
ит

і  

вх
ід

ни
й 

та
  в

их
ід

н
ий

 к
ла

па
ни

  в
ід

по
ві

д н
о.

  

р
  —

  т
ис

к  
пе

ре
д  

кл
ап

ан
ом

.  k
„  —

  к
ое

ф
іц

іе
нт

  

ш
кі

дл
ив

ог
о  

о
б

'е
м

у  
на

со
сн

ої
  к

ам
ер

и,
  

р
в,

  р
„  

—  
ти

ск
  в

с м
ок

ту
ва

нн
я  

і  н
аг

н
іт

ан
ня

  

ві
д п

ов
ід

но
.  Q

'—
  "

пр
ов

ід
н і

ст
ь"

 к
ла

па
на

.  

М
а к

си
м

ал
ьн

а  
ви

со
та

  п
ід

йо
м

у  
та

р
іл

ки
  к

ла
па

на
  

ви
зн

ач
ае

ть
ся

  з
а  

те
ор

іе
ю

  Б
ер

га
,  т

о
бт

о  
в
о

на
  

бу
д е

  п
р
и

  п
ов

ор
от

і к
р
ив

ош
ип

а  
на

  9
0 0

,  щ
о  

су
пе

р е
чи

ть
  е

кс
пе

ри
м

ен
та

м
.  

V hp
  —

  с
ер

ед
ня

  ш
ви

д
кі

ст
ь  

ру
ху

  т
ар

іл
ки

  

кл
ап

ан
а.

  

М 

Р
ів

ня
нн

я  
ру

ху
  в

их
ід

но
го

  к
ла

па
на

  

iіі
„

•h "
+

К
„

•h
;,

+
R

„  
s

ig
пh

;,
+

k„
•h

„
+

С
н

+
  

+
 Е

пр
н  

—
 К

.
 

 .
 Рз

н  
=

 О
 

{'
 

	•
 п

  
J
п

•г
•С

О
•s

in
(С

О
•
t)

—
о

 	
1~

 	
f
 

н  
р

— 
н  

—
 	

х  
Е

 

х(
со

в
гv

•t
+

2•
k,

  +
1

) •
р

—  
f

i•
h;

,  =
0 

Р
ів

н я
нн

я  
р

ух
у  

вх
ід

но
го

  к
л

ап
ан

а  

т
в  •

  h
~~

 +  
К

в  •
  h

B  
+

  R
e  

si
gn

h~
  +

  k
a  

н а  
+

  G
e  

+
  

І 	
+

 Е
пр

в  
—

 К
р

в  
Рз

в  
=

 О
 

—
 fп

•У
'•С

О
•~

~У
1(

С
О

•t
)
+

о
а

  
1 ~а

-
1~

—
 	

п
х
 

Е
 

х(
со

вг
v

•t
+

2•
k
+

1
) •

р
+

  f
e

•h
B

=
O 

h 
—

  2
 fк

л
  

(
Р

п
ід

. к
ла

п  
—

 Р на
д.

кл
ап

  )
се

р  
—

 F
0

  (1
 —
 С

О
ѕ  
xt

) 
k 

f к
л  
'
 (
Р

п
ід

.к
ла

п  
—

 Р
на

д.
кл

ап
  )

се
р  

—
 F

O
 —

 Е
с  

н
 _
  

гр
ан

  
2

 	
к 

V
 2  

.У
  

нг
ра

н  
>

  нт
ах

  
Е

с  
=

 '
 fк
л

  =
 к
2

у
 —

 с
ил

а  
оп

ор
у  

р
ух

у  
р

оз
чи

н
у.

  

[68] 'д '$ ниаадх [9Z] 'И '$ ~gox>?wdg 

о - 

196 



гр  
-
 ку

т 
по

во
р о

ту
  к

р
ив

ош
ип

а;
  

ц  
- 

м
и т

те
ва

  в
и т

ра
та

  р
оз

чи
ну

;  

т
  -

 м
ас

а 
ру

хо
м

их
  ч

ас
ти

н
  к

ла
па

нн
ог

о  
ву

зл
а;

  

f K
  -

  п
ло

щ
а  

та
р

іл
ки

  к
ла

па
на

;  

f 
 -
  п

л
ощ

а  
пе

р е
рі

зу
  в

  с
ід

л
і к

ла
па

на
;  

,и
  -
  к

ое
ф

іц
іе

н
т  

ви
тр

ат
и  

кл
ап

ан
а;

  

0  
-
  к

у
то

ва
  ш

ви
д к

іс
ть

  о
бе

р т
ан

ня
  к

р
ив

ош
ип

а;
  

h
~ -
  ш

ви
дк

іс
ть

  р
ух

у  
та

р
іл

ки
;  

zI
P

 -
  п

ер
еп

ад
  т

ис
ку

  н
а  

та
р

іл
ці

;  

h 0  -
  в

ис
от

а  
за

в и
са

нн
я  

та
р

іл
ки

  к
ла

па
на

;  

f~
,  -

  п
ло

щ
а  

то
р

ц е
во

'і 
по

ве
рх

н
і п

ор
ш

ня
;  

П
о

зн
а

че
н
н
я
,  я

к
і в

и
ко

р
и

ст
о

в
у ю

  г
ьс

я  
в
  т

а
б

л
.  
В

.1
:  

г  
-  

р
ад

іу
с  

кр
ив

ош
ип

а;
  

g
  -
  п

р
ис

ко
ре

нн
я  

в
іл

ьн
о г

о  
па

д
ін

ня
;  

-
  к

у
т  

за
пі

зн
ен

ня
  з

ак
р

ив
ан

ня
  к

л
ап

ан
а;

  

~
-
  к

ое
ф

іц
іе

нт
  м

іс
це

во
го

  о
п

ор
у;

  

k
 -

  к
ое

ф
іц

іе
нт

  ж
ор

ст
кі

ст
ь  

пр
у ж

ин
и;

  

V~
.  -

  ш
ви

д к
іс

ть
  р

оз
чи

ну
  в

  с
ід

л
і;
  

V„
  -

  ш
ви

д
к і

ст
ь  

ру
ху

  п
ор

ш
ня

;  
V Kоp

  -
  с

ер
ед

ня
  м

ит
те

ва
  ш

ви
дк

іс
ть

  р
оз

чи
ну

  в
  к

ла
па

нн
ій

  к
ор

об
ц
і;
  

п
  -
  ч

ас
т о

та
  х

од
ів

  п
ор

ш
ня

;  

-
  д

ов
ж

ин
а  

хо
ду

  п
ор

ш
ня

;  

rJ  
-  

ко
еф

іц
іе

нт
  п

р
оп

ор
ц

ій
но

ст
і с

ил
и

  т
ер

тя
  ш

ви
д к

ос
ті

 п
ер

ем
іщ

ен
ня

  т
ар

іл
ки

;  
d

 -
  д

іа
м

ет
р  

сі
д л

а;
  

Т
-  

си
ла

  г
ід

р а
вл

іч
но

го
  о

п
ор

у;
  

R
 -

  с
ил

а  
м

ех
ан

іч
но

го
  о

по
ру

;  

І 
-  д

ов
ж

ин
а  

ко
ла

  с
ід

ла
;  

К,
,,  

К
в  -

  ко
еф

іц
іе

нт
и

  д
ем

пф
у в

ан
ня

.  

197 



ДОДАТОК Д 



199 

ви
пр

об
у в

ан
ня

х  
на

со
са

  У
Н

Б
Т

- 9
50

 т
а  

кл
ап

ан
но

го
  в

уз
ла

  №
7:

  

х 
г2. 
со 

с3 

~ С 
Q ~ 
Q Q 

о 
о пэ 
~ о 

~Q' со 

сЗ х а 



т 

ст
ен

д о
ви

х  
ви

пр
об

ув
ан

н я
х  

кл
ап

а н
а  

№
7 

на
  е

к с
пе

р и
м

ен
та

ль
ні

й
  у

ст
ан

ов
ці

 У
Д

К
-1

 М
:  

200 

о u 
х 


