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Вступ 
Колона насосних штанг при роботі в свер-

дловині працює в умовах дії складного напру-
женого стану та появи напружень, які виника-
ють від прикладання зусиль розтягу, згиналь-
них та крутних моментів [1-3]. Використання 
обертачів колони штанг обумовлено необхідні-
стю рівномірного спрацювання штанг і муфт, 
попередження відкладень парафіну та асфаль-
то-смолистих речовин і при їх застосуванні ви-
никають значні крутні моменти.  

 
Постановка задачі досліджень 
Внаслідок  сумісної дії змінних напружень  

розтягу, згину та кручення в тілі штанг заро-
джуються та ростуть втомні тріщини, законо-
мірності росту яких описуються кінетичною 
діаграмою втомного руйнування [4,5]. Кінетич-
на діаграма втомного руйнування дозволяє оці-
нити опір  матеріалу втомному руйнуванню, а 
також  міцність і довговічність насосних штанг. 
На S- подібній кривій (рис. 1) можна розрізнити 
три області: 

– низькоамплітудну область І, де 
∆K= ∆K t h,  тобто при пороговому коефіцієнті 
інтенсивності напружень (КІН), при якому не 

спостерігається росту тріщин або 0;
dl

dN
=  

– область II середніх швидкостей росту трі-
щин, що описується степеневою залежністю  
Паріса: 

( )mdl
C K

dN
= ∆ ,   ( ) 2

1B cC Kσ −≈ , 

 
Рисунок 1 – Кінетична діаграма втомного  
руйнування (залежність швидкості росту  

тріщини V від величини КІН) 
 

де  С - коефіцієнт пропорційності; m - емпіри-
чний параметр, m ≈ 3-5 (для вуглецевих сталей 

4m= );  
σB - межа міцності сталі при розтязі;  
Kfc - критичний коефіцієнт інтенсивності 

напружень; 
– високоамплітудну область II І з приско-

реним розвитком тріщини до повної поломки. 
Коефіцієнт інтенсивності напружень KI, що 

характеризує стан деяких механічних властиво-
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При розрахунках без врахування дотичних напружень довговічність штанги становить 5,218 млн. цик-
лів, а критична глибина тріщини – 23 мм, що перевищує  діаметр штанги (22 мм). З врахуванням дії дотич-
них напружень довговічність штанги до критичного розвитку тріщини (12 мм) в тілі відповідає 4,912 млн. 
циклів. Врахування дотичних напружень є важливим фактором при розрахунку довговічності насосної 
штанги. Зі збільшенням крутного моменту довговічність штанги та глибина критичних тріщин зменшу-
ються. 
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При расчетах без учета касательных напряжений долговечность штанги составляет 5,218 млн. цик-

лов, а критическая глубина трещины – 23 мм, что превышает диаметр штанги (22 мм). С учетом воздей-
ствия касательных напряжений долговечность штанги к критическому развитию трещины (12 мм) в теле 
соответствует 4,912 млн. циклов. Учет касательных напряжений является важным фактором при рас-
чете долговечности насосной штанги. При увеличении крутящего момента долговечность штанги и глуби-
на критических трещин уменьшаются. 

Ключевые слова: насосная штанга, касательные напряжения, долговечность, трещина. 
 
It has been calculated that the service life of the rod is 5.218 million cycles, and the critical depth of crack is 

23 mm, which exceeds the rod diameter (22 mm) without taking into account tangential stresses. Taking into 
account the tangential stresses, the service life of the rod to the critical development of the crack (12 mm) in the 
body corresponds to 4.912 million cycles. The consideration of tangential stresses is an important factor in 
calculating the service life of the sucker rod. With increasing torque, the service life of the rod and the depth of 
critical cracks decrease. 
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Техніка і технології 
 

 51 ISSN 1993–9973 print  
ISSN 2415–332Х online 

Розвідка та розробка нафтових і газових родовищ 
2017.  № 3(64) 

 

стей матеріалу в околі вершини тріщини в най-
простішому випадку плоскої деформації розтя-
гу нескінченного тіла з наскрізною прямоліній-
ною тріщиною довжиною 2l визначається за 
формулою  

IK lσ π= ⋅ , 
де  σ - діюче напруження. 

Для напівеліптичної тріщини, що найбільш 
характерна для валів, бурильних  штанг, штанг 
тощо, користуються формулою Аокі і Кіучі  
[6, 7]: 

max1,12I
h

K
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Тут: 
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  ⋅= + −      
   

; 

h - глибина тріщини;  
l - напівдовжина тріщини;  

2,0σ  – умовна границя плинності матеріа-
лу;  

maxσ  - сумарне максимальне нормальне 
напруження від розтягу і згину: 

max 2
зг

p
σσ σ= + ; 

σр - осьове напруження розтягу від власної 
ваги штанги; 

σзг - циклічні напруження згину у викрив-
леній ділянці свердловини. 

Критичну глибину тріщини, коли наступає 
її катастрофічний ріст, знайдемо при  KI=K Ic: 

2

max

1

1,12
Ic

кр

K
h Q
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 , 

а строк служби деталі з тріщиною в циклах на-
вантаження 

max( )

кр

поч

h

m
h

dh
N

c K
=

⋅∫ , 

де  hпоч і hкр - розміри початкової і критичної 
глибини тріщини. 

Попередньо  запропонована методика роз-
рахунку значення критичної глибини тріщини, 
враховує вплив лише нормальних напружень 
[6]. 

Нами запропоновано здійснити розрахунок 
критичної глибини тріщини, враховуючи та-
кож, вплив дотичних напружень в поперечному 
перерізі насосної штанги при видобутку нафти. 

 
Основний матеріал дослідження 
За складного напруженого стану в попе-

речному перерізі насосної штанги виникають 
напруження розтягу σр, згину σзг і дотичне τ на-
пруження. Для цього проведемо розрахунок 
еквівалентного напруження згідно третьої тео-
рії міцності за формулою:  

( )IІІ 2 2
max 4еквσ σ τ= + ⋅ . 

Дотичні напруження τ визначається за  
формулою: 

кр

кр

M

Wρ
τ = ,   де  ,

 ,
 

де  Мкр - крутний момент,  
Wρ  - момент опору перерізу відносно ней-

тральної осі, 
3

16

d
Wρ

π= , 

d - діаметр насосної штанги. 
Таким чином, критичну глибину тріщини 

знайдемо: 
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IІІ
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. 

 
Приклад розрахунку 
Розрахуємо залишковий ресурс насосної 

штанги діаметром 22 мм ГОСТ 13877-96, яка 
має такі механічні властивості: (σв=588 МПа, 
σ0,2=382МПа, ψ=56%, δ5=21%, НВ 200). 

Нехай в штанзі при роботі в свердловині 
виникають осьові  напруження розтягу величи-
ною σр=120 МПа, циклічні напруження згину у 
викривленій ділянці свердловини величиною  
σзг =250 МПа. Припустимо, що в тілі штанги є 
приповерхневі тріщини, які не були виявлені 
під час  неруйнівного контролю. Довжина 2l і 
глибина h напівеліптичної тріщини рівні відпо-
відно 3,2 і 0,8 мм (рис. 2) за умови, що довжина 
тріщини 2l в чотири рази перевищує її глибину 
h. 

 
Рисунок 2 – Залежність між довжиною 2l і 
глибиною h напівеліптичної тріщини в тілі 

насосної штанги діаметром 22 мм 
 
Приклад розрахунку залишкового ре-

сурсу насосної штанги без врахування доти-
чних напружень 

Сумарне максимальне напруження в тілі  
штанги 

max
250

120 265
2 2
зг

p МПа
σσ σ= + = + = . 

Критичний коефіцієнт інтенсивності  
напружень КlС для матеріалу  штанг дорівнює 
45 МПа [8]. Переважно Klc=40-150 МПа для 
матеріалів  штанг різних груп міцності. 
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Визначимо критичну глибину тріщини для 
даного матеріалу  штанги за формулою  

2
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2
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1 3
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45 10 1
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3,14 0,212
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σππ
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 
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 

   
= + − =       
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 ⋅= ×  ⋅ ⋅ 

   ⋅ ⋅× ⋅ + − =      ⋅ ⋅   

=

 

Експерименти свідчать, що критична гли-
бина тріщини в тілі штанги досягає 5 мм в се-
редовищі пластової води [2]. 

Швидкість росту тріщини в тілі штанги ви-
значається за допомогою таких залежностей: 

max
mV CK=  

або 

12 3,45
max2,2 10 ( )

dh
K

dN
−= ⋅  мм/цикл, 

де  maxK  в даН·мм -3/2 ; 
коефіцієнт С, зазвичай, приймає значення в 

межах С=(10-16  -  10 -12) мм7 
Н

-4. 
Довговічність  штанги до критичного роз-

витку тріщини в тілі можна визначити методом 
інтегрування функції швидкості по шляху  
росту тріщини в межах від hпоч=0,8 мм до  
hкр= 23 мм: 

( ) ( )

23

3,4512
0,8max max1,37 10

кр

поч

h

p m
h

dh dh
N

c K K−
= =

⋅∫ ∫ , 

де  Кmax  визначають за формулою 

max 34,74K h=   3 2даH мм−⋅ , 
де  h - в мм. Для переведення одиниць коефі-
цієнта інтенсивності напружень використову-
ють залежність 

1 0,3101MП мα = 3 2даH мм−⋅ . 

Тоді  
23

12 3,45
0,8

6

1,37 10 (34,74 )

5,218 10 .

p
dh

N
h

циклів

−= =
⋅

= ×

∫  

Таким чином, після N=5,218 млн. циклів 
тріщина глибиною 0,8 мм розвинеться в тілі 
штанги до кінцевого зламу. Подальша експлуа-
тація  штанги не має змісту, оскільки це веде до 
порушення технологічних параметрів видобу-
вання нафти (рис. 3, 4). 

 

Приклад розрахунку залишкового  
ресурсу насосної штанги з врахуванням  
дотичних напружень (рис. 5, 6) 

Розрахуємо момент опору перерізу за фор-
мулою: 

3
62.091 10

16

d
Wρ

π −= = ×  м3, 

дотичне напруження для Мкр=250 Н·м: 

119,6кр

кр

M

Wρ
τ = = МПа. 

Обчислимо еквівалентне напруження: 
( )IІІ 2 2

max 4 342.4еквσ σ τ= + ⋅ = МПа. 
Визначимо критичну глибину тріщини з 

врахуванням впливу дотичного напруження: 
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2 2
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  
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Згідно з отриманими результатами при 
врахуванні дотичного напруження критична 
глибина тріщини зменшується з 23 до 12 мм, а 
довговічність знижується з 5,218 млн. циклів до 
4,912 млн. циклів. 

 
Приклад розрахунку залишкового ре-

сурсу насосної штанги з врахуванням дотич-
них напружень залежно від величини крут-
ного моменту 

Нами проведено розрахунок довговічності 
штанги за наявності напівеліптичної тріщини  
для різних значень крутного моменту Мкр (від 
50 до 250 Н·м) (рис. 7-8).  

 
 

Висновки 
 
Згідно отриманих в результаті обчислень 

даних при розрахунках без врахування дотич-
них напружень довговічність штанги становить 
5,218 млн. циклів, а критична глибина тріщини 
23 мм, що перевищує  діаметр штанги (22 мм), 
тобто при обриві глибина тріщини ще не дося-
гає критичної величини. Відтак, розрахована 
таким чином довговічність має недостатню до-
стовірність. Проте згідно з даними, отримани-
ми при врахуванні дії дотичних напружень,  
довговічність штанги до критичного розвитку 
тріщини (12 мм) в тілі відповідає 4,912 млн. 
циклів. Як бачимо, врахування дотичних на-
пружень є важливим фактором при розрахунку 
довговічності насосної штанги.  

В роботі отримано графічну залежність  
довговічності штанги від критичної глибини 
тріщини при зміні крутного моменту від 50 до 
250 Нм. 

При збільшенні крутного моменту довгові-
чність штанги та глибина критичних тріщин 
зменшується. 
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Рисунок 3 – Розрахунок критичної довжини тріщини та довговічності штанги  
за допомогою програми MathCAD без врахуванням дотичних напружень 

 

 
Рисунок 4 – Графічна залежність довговічності штанги від глибини тріщини  

без врахування дотичного напруження 
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Рисунок 5 –  Розрахунок критичної довжини тріщини та довговічності штанги  

за допомогою програми MathCAD з врахуванням дотичних напружень 
 

 
Рисунок 6 – Графічна залежність довговічності штанги від глибини тріщини  

при врахуванні дотичного напруження 
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Рисунок 7 – Розрахунок критичної глибини тріщини в  насосній штанзі  

з врахуванням дотичних напружень залежно від величини крутного моменту 
 

 
Рисунок 8  – Графічна залежність довговічності штанги від критичної глибини тріщини  

при зміні крутного моменту від 50 до 250 Нм 
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