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В работе показано, что одной из причин отказа СШНУ является износ соединений шатунов с кривоши-
пом вследствие неравномерных нагрузок на шатуны, обусловленных неточностью изготовления элементов 
кинематических пар, приводящих к упругой деформации и увеличению сил трения. Предложена замена со-
единений шатунов с кривошипом и траверсой на сферические подшипники скольжения, соответствующие 
кинематическим парам IV класса, исключающие упругие деформации звеньев вследствие появления допол-
нительной степени свободы. Расчетами показано увеличение ресурса работы сферических подшипников 
скольжения на 15–17 %. 
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It is shown that one of the reasons for the failure of the SSHNU is the wear of the connecting rods with the 
crank, due to uneven loads on the connecting rods, due to the inaccuracy of the manufacture of elements of kinemat-
ic pairs, leading to elastic deformation and an increase in friction forces. The replacement of connecting rods with a 
crank and a traverse with spherical plain bearings corresponding to kinematic pairs of class IV, which exclude elas-
tic deformations of the links, due to the appearance of an additional degree of freedom, is proposed. Calculations 
show an increase in the service life of spherical plain bearings by 15-17%. 
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В настоящее время, из всех современных 
способов добычи нефти в условиях мало-  

и средне дебитных скважин, способ добычи 
скважинными штанговыми насосными уста-
новками (СШНУ) является наиболее предпоч-
тительным по следующим причинам: СШНУ 
является одним из самых эффективным обору-
дованием и, во-вторых, широкое распростране-
ние обусловлено их относительной простотой  
и удобством эксплуатации.  

Однако применение этого оборудования ог-
раничивается недостаточной надежностью его 
элементов [1, 2]. 

Цель работы. Анализ причин отказов СШНУ 

и определение путей усовершенствования кон-
струкций для повышения надежности работы 
нефтедобывающего оборудования. 

Колонна штанг – один из наиболее ответст-
венных элементов установки, работающих  
в наиболее напряженных условиях. Прочность 
и долговечность штанг, как правило, обуслав-
ливает подачу всей установки, а также макси-
мальную глубину спуска насоса. Обрыв штанг 

вызывает простои и необходимость подземного 
ремонта. Разрушение колонны штанг происхо-
дит, как правило, либо при разрыве тела штан-
ги, либо при разрушении резьбовых соедине-
ний вследствие истирания [1, 3, 5, 6]. 

Анализ основных причин отказов СШНУ 
[3], показывает, что 35 % выхода из строя обору-

дования приходится на обрыв и отворот штанг, 
25 % – на отказ подземного комплекса обо-

рудования, а именно насосов и клапанов, 20 % – 

отказ из-за геологических осложнений. Осталь-
ные отказы (около 20 %) относятся к отказам 
привода , надежная работа которого во многом 
зависит от работы кривошипно-коромыслового 
механизма (ККМ). При этом из-за отказа ККМ 
привода, может также произойти разрушение  
и обрыв штанг, поломка осейтраверсы и паль-
цев кривошипа. 

Это объясняется тем, что данные элементы 
СШНУ, в том числе и ККМ, работают в усло-
виях воздействия на него различных нагрузок, 
к примеру: растягивающих и сжимающих,  
изгибающих, крутящих [4], а также нагрузок от 
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вибрации Pвибр, трения Pтрен и действия сил 
инерции Pинер [5].   

Опираясь на выше изложенное, можно сде-
лать вывод, что повышение надежности кри-
вошипно-коромыслового механизма СШНУ, 
является актуальной задачей. 

В работе выполнен структурный и кинема-
тический анализ кривошипно-коромыслового 
механизма и определены причины динамиче-
ских погрешностей. Одной из причин возник-
новения погрешностей  является общая накоп-
ленная погрешность механической обработки 
деталей звеньев ККМ [7].  

Кинематическая схема пространственного 
шестизвенного кривошипно-коромыслового 
механизма станка качалки модели СК8-3,5-

4000 изображена на рис. 1 и состоит из сдвоен-
ного кривошипа 1, двух шатунов 2 и 3, травер-
сы 4 и балансира 5. 

 

 
 

Рис. 1. Кинематическая схема станка качалки 
 

Шатуны соединены с кривошипом и тра-
версой кинематическими вращательными па-
рами V класса (шарниры- А, В, A1, В1). Балан-
сир с траверсой соединен сферической парой -
D, III класса, а со стойкой – вращательной па-
рой V класса (шарнир- С). Исследуемый меха-
низм является пространственным. Степень 
подвижности механизма W=1. Исследуем дан-
ную замкнутую кинематическую цепь на нали-
чие избыточных связей- q. Какие именно связи 
избыточные указать трудно, их можно только 
подсчитать:  

q = W- 6n + 5р5+4p4 + 3p3 + 2р2 + р1 =  

= 1-6·5 + 5·6 + 3·1 = 4,    (1) 

где n – число подвижных звеньев в механизме; 
p1..., р5 – число кинематических пар соответст-
венно 1-го, 2-го, 3-го, 4-го и 5-го классов.  

Расчет показал, что в конструкции рычаж-
ного механизма станка-качалки присутствуют 

четыре избыточных связи. Наличие избыточ-
ных связей в механизме требует повышенной 
точности изготовления элементов кинематиче-
ских пар для устранения дополнительных на-
грузок на звенья механизма вследствие их де-
формации. Условием оптимальной нагрузки на 
звенья данного исполнительного механизма 
есть параллельное положение шатунов 2, 3  

и веток кривошипа ОА и ОА1. В процессе рабо-
ты механизма из-за неточности обработки эле-
ментов кинематических пар, возникают дефор-
мации, порождающие дополнительные нагруз-
ки на звенья, увеличивая силы трения в кине-
матических парах. 

Положение звеньев в пространстве в каж-
дый определенный момент времени, определя-
ются углами αi , βi , γi , которые образуются, со-
ответственно, с осями координат X, Y, Z,, а по-
ложение веток кривошипа определяют углы φ1 

и φ1
1. Соответственно , по разнице между угла-

ми Δβ2,3= β2 – β3 можно говорить о параллель-
ности шатунов в плоскости XОY. По данным 
работы [7], в один и тот же период времени ша-
тун 3 отстает в перемещении от шатуна 2 
(β2≥β3), а в другой опережает (β2≤β3). При этом 
максимальный угол между шатунами, по дан-
ным исследования, достигает Δβ2= 1,435

°
. В со-

ответствии с кинематической схемой (см. рис. 1) 

шатуны крепятся к траверсе цилиндрическими 
шарнирами В и В1. Эти шарниры исключают 
вращение шатунов вокруг оси траверсы. Если 
принять во внимание, что жесткость траверсы 
на кручение значительно превышает жесткость 
шатуна на изгиб, можно сделать вывод, что ша-
туны смещаются в вертикальной плоскости 
ХОY  за счет упругой деформации. 

Если рассматривать положение траверсы 
относительно оси Z при отсутствии динамиче-
ских погрешностей – траверса перемещается 
параллельно оси Z, но при появлении динами-
ческой погрешности Δφi , отклонение траверсы 
от оси Z в горизонтальной плоскости вызывает 
закручивание шатунов вокруг своей оси [7], 
достигая при этом 2°. Отклонения шатунов  
в вертикальной плоскости YOZ, по данным [7] 
составляют 0,015

°, а это говорит о незначитель-
ных усилиях действующих в этой плоскости. 

Таким образом необходимо учитывать до-
полнительную нагрузку возникающую от упру-
гих деформаций шатунов в данном рычажном 
механизме с избыточными связями в плоско-
стях XОY и XОZ. Устранение избыточных свя-
зей позволит уменьшить нагрузку на звенья ме-
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ханизма, тем самым повысится надежность ра-
боты и увеличится межремонтный срок обслу-
живания.  

 

 
 

Рис. 2. Кинематическая схема станка-качалки  
без избыточных связей 

 

На рис. 2 предложена кинематическая схема 
СШНУ модели СК8-3,5-4000, выполненная без 

избыточных связей. В механизме без избыточ-
ных связей (рис. 2) предлагается вращательные 
пары- А, А1 и В и В1 заменить сферическим  
с пальцем – IV класса. Степень свободы по 
формуле Сомова- Малышева: 

W=6n - 5р5-4p4 - 3p3 - 2р2 - р1= 

6·5 - 5·2 --4·4- 3·1=1       (2) 

В соответствие с кинематической схемой 
станка- качалки без избыточных связей, разра-
ботана конструкция узлов соединений шатунов 
(звенья 2 и 3, рис. 2) с кривошипом (ведущее 
звено 1) и с траверсой (звено 4) посредством 
прецизионных сферических подшипников 
скольжения, соответствующих кинематическим 
парам IV класса. На рис. 3. предлагаются кон-
струкция типового (а) соединение кривошипа  
с шатуном и усовершенствованная конструкция 
(б) без избыточных связей.  

 

                                             
 

Рис. 3. Схема узла соединения кривошипа с шатуном: 
а – типовая конструкция соединения; б – усовершенствованная конструкция соединения. 

1 – крышка подшипника; 2 – корпус нижней головки шатуна; 3 – башмак шатуна; 4 – тело шатуна; 5 – войлочное уплотнение;  
6 – шпоночное соединение; 7 – кривошип; 8 – палец кривошипа (нижней головки шатуна): 9 – контргайка; 10 – подшипник качения;  

11 – сферический подшипник скольжения 

 
Соответственно на рис. 4 предлагаются кон-

струкция узла типового соединение (а) шатуна с 
траверсой и усовершенствованная конструкция 
узла соединения (б) без избыточных связей.  

 

                                       
 

Рис. 4. Схема узла соединения  шатуна с траверсой: 
а – типовая конструкция соединения; б – усовершенствованная конструкция соединения; 

1 – шатун; 2 – траверса; 3 – ось шатуна; 4 – втулка; 5 – сферический подшипник скольжения; 6 – крышка подшипника 

а б 

а б 
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На станке качалке модели СК8-3,5-4000 

осуществляется замена подшипников качения 
3615 по ГОСТ 5721–75 с диаметром внутренне-
го кольца 75 мм, стоимостью -6300 рублей,  
воспринимающих осевую нагрузку, на сфери-
ческий подшипник скольжения серии GE...EW-

2RS Тип Е с внутренним диаметром 80 мм, 
стоимостью -3200 рублей, воспринимающий 
радиальную и осевую нагрузку [11]. В работе 
проведен сравнительный расчет на долговеч-
ность подшипников двух данных типов  

Ресурс работы подшипника качения 3615  
по ГОСТ 5721-75 в часах рассчитывается как- 

L=

33,3

'

6

60

10

÷
÷

ø

ö

ç
ç

è

æ
×

× Р

C

n
(часов), где С- динамиче-

ская грузоподъемность, (С=300Кн), n- частота 
вращения кольца, (n=20 об/мин), Р- эквива-
лентная динамическая нагрузка на один под-
шипник (Н) (см. рис. 2),  

Р=РD=PE

2

EC

СD×
=

80000 3500

2 2500

×
×

=56000      (3) 

L=

3,33
6

'

10 300000

60 20 56000

æ ö
× ç ÷

× è ø
≈222900           (4) 

Для нормальной работы сферических под-
шипников скольжения необходимо, чтобы 
среднее давление- р на сферическую цапфу  
и скорость скольжения- v удовлетворяло двум 
критериям и не превышали допустимых вели-
чин [12], р≤ [p] и рv≤ [pv] . Для сферических 
подшипников [p]=100 н/мм

2
, [pv]=400 (н/мм

2
)· 

(мм/с). Для нашего случая рабочее давление  
в подшипнике скольжения рассчитаем согласно 
методике [11], по формуле: 

р=300·Р1/С1,                     (5) 

где С1 – динамическая грузоподъемность для 
сферического подшипника скольжения серии 
GE...EW-2RS Тип Е с внутренним диаметром  
80 мм, (С1=1125 Кн).  

Р1 – эквивалентная динамическая нагрузка, 
рассчитывается по формуле:  

Р1= Fr+Y·Fa,                     (6) 

где Fr и Fa – радиальная и осевая нагрузка на 
подшипник скольжения соответственно, 
Fа=0,1Fr=Р=56000 (Н) , Y=0,8, Fа= 0,1· Fr =  

= 5600(Н). Тогда Р1=56000+0,8·5600= 60800 (Н) 
[11,12]. 

Среднее давление - р=300·60800/1125000 ≈ 

16,2˂100 (н/мм
2
). Первое условие работоспо-

собности выполняется.- р≤ [p]. 

Для определения второго критерия рассчи-
таем скорость  подшипника, согласно методике 
[11], по формуле: - v=2,91·10

-4
·dk·β·f, где dk - 

диаметр сферы скольжения, dk= 105 мм, β- по-
ловина угла поворота подшипника, β= 180

0
,   f- 

частота вращения  подшипника, f=20 (1/с). 
Скорость скольжения- v=2,91·10

-4
·105·180·20= 

= 5,18 (мм/с
2
), рv=16,2·5,18≈83,9≤400 (н/мм

2
)· 

(мм/с). 

Расчеты показывают, что допустимо при-
менение сферических подшипников скольже-
ния вместо подшипников качения. 

Ресурс работы подшипника скольжения се-
рии GE...EW-2RS Тип Е с внутренним диамет-
ром  80 мм рассчитаем [11] по формуле- 

G=b1·b2·b3·b3·b4·
81

1

3
10

a

C

D P
× ×

×b
, где b1-коэффи-

циент направления нагрузки (b1=5), b2- коэф-
фициент учета смазки, (b2=1), b3- температур-
ный коэффициент, (b3=1), b4- размерный коэф-
фициент, (b4=2,25), b5- коэффициент учета 
свойств материала, (b5=2,4), β- угол поворота , 
для вращательного движения принимается 
β=90

0. Тогда ресурс работы равен: 

G=5·1·1·2,25·2.4· 810
6080090105

11250003
×

××
×

≈  

≈ 260900 (часов)         (7) 

Таким образом, можно сделать следующие 
выводы:  

1. Расчетный ресурс работы сферического 
подшипника скольжения GE...EW-2RS Тип Е 
на 15...17 % превышает  ресурс работы под-
шипника качения 3615 по ГОСТ 5721-75. 

2. Применение сферических подшипников 
скольжения позволяет исключить смещение 
шатунов в плоскости ХОY и закручивание во-
круг своей оси (см. рис.1) при проявлении ди-
намических погрешностей траверсы, в резуль-
тате снижаются нагрузки и износ пальца кри-
вошипа и оси траверсы. 
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