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Аннотация. Эксплуатация электропогружных лопастных насосов для добычи нефти сопровождается нали-
чием в пластовой жидкости твердых частиц, коррозионно-активных веществ, асфальтосмолопарафиновых от-
ложений, приводящих к изменению рабочих характеристик и отказам оборудования. Уменьшение ресурса 
вследствие этого сопровождается увеличением издержек на ремонт и замену оборудования. Основными про-
цессами, негативно влияющими на отказ, являются изнашивание уплотнений рабочих ступеней подшипников 
скольжения насоса и вибрация, уровень которой может значительно превышать начальный. Разработан стенд 
и методика испытаний насосных секций на изнашивание в воде с абразивом и одновременной регистрацией 
вибрационных характеристик. Выявлены две основные формы износа радиальных уплотнений – односторон-
няя и равномерная. Односторонняя форма износа втулок обусловлена синхронной прецессией вала, равномер-
ная – асинхронной прецессией, а уровень вибрации увеличивается с ростом величины износа. Распределение 
износа радиальных уплотнений по длине насоса коррелирует с формой упругой линии вала. Износ осевых 
уплотнений незначительно увеличивает уровень вибрации. При износе изменяется частотный спектр колеба-
ний, возникает частота, которая может служить диагностическим признаком предельного износа насоса. 
Получена расчетная зависимость виброскорости от величины износа радиальных уплотнений рабочих ступе-
ней, позволяющая прогнозировать наступление отказа функционирования. 
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Введение. Центробежные лопастные насосы широко применяются в различных областях: 
горной промышленности, нефтедобыче, водоснабжении. Установки скважинных электропривод-
ных лопастных насосов (УЭЛН) являются основным средством механизированной добычи нефти 
в России. Рентабельность добычи зависит в значительной степени от сокращения издержек при 
эксплуатации погружного оборудования, его надежности [1]. Для повышения надежности и уве-
личения ресурса применяют ряд мер: оптимизацию подбора оборудования к скважине по рабочим 
параметрам [2], разработку новых технологических методов воздействия на пласт [3, 4], конструк-
торско-технологическое совершенствование [5], новые материалы [6], разработку методов и тех-
нологий борьбы с асфальтосмолопарафиновыми отложениями [7], анализ физики отказов [8, 9].  

Использование повторно-кратковременных режимов работы, увеличение частоты вращения 
и др. приводит к нестационарным режимам, которые негативно влияют на динамические и три-
бологические процессы разрушения. Эксплуатация УЭЛН в осложненных условиях (механи-
ческие примеси [10-12], высокое газосодержание [13], коррозия [14], солеотложение [15]) при-
водит к вибрационным процессам, обусловленным в значительной степени износом подвижных 
сопряжений и изменением вследствие этого зазоров [16]. Взаимовлияние вибрации и износа отме-
чается в работах [17-19]. Как показывают наблюдения, трибодинамические процессы определяют 
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условия наступления параметрического отказа и отказа функционирования по критерию  
прочности [20, 21]. В общем виде это характерно для различных типов центробежных лопастных, 
в том числе грунтовых [22] и пульповых насосов [23].  

Критерии работоспособности различаются для разных типов насосов. Например, в работе [22] 
время наработки грунтового насоса оценивается коэффициентом технического состояния, кото-
рый выражается через текущее среднеквадратичное значение виброскорости с показателем сте-
пени, равным 1,1. Увеличение параметров вибрации связывают с потерей массы рабочего колеса 
из-за гидроабразивного износа. Получена эмпирическая формула зависимости вибрации от ча-
стоты вращения на стенде с неуравновешенной массой [23]. Эрозия оборудования из-за песка, до-
бываемого вместе с нефтью и газом, является серьезной проблемой [24]. Влияние гидроабразив-
ного (эрозионного) износа рабочих колес на вибрацию высокодебитных лопастных насосов 
рассматривается в работе [25]. В УЭЛН наибольшее значение для потери работоспособности 
имеет абразивный износ трибосопряжений [18, 21, 26]. 

Постановка проблемы. УЭЛН – электромеханическая система роторного типа с нехарактер-
ным для большинства многоступенчатых роторных машин отношением длины к диаметру, в отдель-
ных случаях выше 500, малой поперечной жесткостью. Эксплуатация установок в нефтяных сква-
жинах происходит на больших глубинах в условиях информационной неопределенности по многим 
параметрам, в том числе по износу. Вибрация измеряется преимущественно у основания погружного 
электродвигателя, а не на корпусе насосной секции, в которой и происходит износ сопряжений.  
К основным факторам, влияющим на динамические процессы роторных машин, обычно относят: 
дисбаланс вращающихся частей ротора [27], динамическую жесткость [24], конструкцию подшип-
никовых узлов и т.д. При исследовании динамического состояния УЭЛН расчетными методами износ 
не учитывается. Моделирование [28] по двухточечной модели «ротор – корпус» в жидкости разной 
вязкости выявило нестабильность ротора уже при двухкратном увеличении зазора. Увеличенные за-
зоры в лабиринтных уплотнениях и подшипниках вследствие износа уменьшили все коэффициенты 
жесткости и демпфирования, обеспечиваемые подшипниками и уплотнениями, что привело к более 
сильной вибрации. Результаты испытаний нескольких наборов выбранных насосов показали [29], 
что из-за нелинейных взаимосвязей между процессами повреждения абразивный износ влияет на 
системы ESP недетерминированным образом. Отмечено [8, 30], что есть условия возникновения 
масляного вихря в подшипниках скольжения, а также присутствует прецессия вала на первой соб-
ственной частоте насоса. Масляный вихрь – это нелинейное явление, которое не предсказывается 
линейными моделями динамики ротора. В ряде работ отмечается влияние эрозионного износа на 
отказ функционирования. Особенно это характерно для лопастных насосов с высокой производи-
тельностью. Вследствие эрозионного износа рабочих колес увеличивается дисбаланс, возникают 
динамические процессы и, как следствие, разрушение уплотнительных узлов [31]. В большинстве 
работ отсутствует корректная постановка задачи о влиянии износа сопряжений на вибрационные 
характеристики установки. Изнашивающаяся роторная система геометрически не линейна. Лине-
аризация соответствующих уравнений может приводить к утрате принципиальных свойств рас-
сматриваемой системы [32]. Обработка статистических материалов по отказам, физическое моде-
лирование указывают на взаимосвязь процесса изнашивания уплотнений и вибрации.  

Основным средством исследования процессов динамики и износа установок в настоящее 
время является разработка экспериментального оборудования и проведение испытаний. Разрабо-
тана экспериментальная установка [12] для испытаний 
насосной сборки из трех насосных ступеней в двух-
фазном и трехфазном потоке для оценки влияния из-
носа подшипников на вибрацию. На поверхности кор-
пуса расположено 50 акселерометров для регистрации 
поперечных и продольных колебаний. 

Особенностью УЭЛН как трибодинамической 
системы являются две ярко выраженные формы из-
носа радиальных уплотнений рабочих ступеней (РС) 
в зависимости от типа вращения вала – синхронная 
(рис.1, а) и асинхронная прецессия вала (рис.1, б) 

Рис.1. Форма износа уплотнений  
рабочих колес ступеней: а – асимметричный износ 

ступицы; б – симметричный износ ступицы  
и катастрофический износ осевого сопряжения 

а б 
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[18, 21, 26]. Форма износа радиальных уплотнений 
может служить диагностическим признаком вида ко-
лебаний. 

Вибрация УЭЦН при износе радиальных уплотне-
ний значительно выше, чем обычно допустимо для 
аналогичного промышленного оборудования [16]. 

Моделирование износа динамической си-
стемы. Объектом исследования выбрана установка, 
типоразмер которой является наиболее распростра-
ненным на практике УЭЦН5-50: производительность 
50 м3/сут, две насосные секции, мощность электродви-
гателя 32 кВт. Применена конечно-элементная техно-
логия в пакете MSC/NASTRAN. При моделировании с 
помощью конечно-элементной технологии возникли 
принципиальные трудности, связанные с неприспо-
собленностью существующих численных методов рас-
чета к работе с вращающимися деформируемыми те-
лами. Требуется адаптация существующих пакетов к 
данной задаче. В связи с этим реализована следующая 
концепция расчетов. Предполагается, что между втул-

ками радиальных уплотнений при возникновении контактов имеется большая, но конечная кон-
тактная жесткость. Зазор между втулкой вала и корпусом изменяется в соответствии с определен-
ной моделью износа втулок. Принимался простейший закон изнашивания, в который входят 
структурные параметры, зависящие от свойств контактирующих тел. Силовые характеристики 
имеют вид пороговых функций. Расчеты динамического поведения подобной конструкции явля-
ются достаточно сложной нелинейной задачей, многие параметры которой заданы с большой не-
определенностью. Поэтому исследование динамического поведения конструкции проводилось по-
следовательно, начиная с определения динамических характеристик отдельных агрегатов, с 
последующим их объединением до моделирования работы конструкции в целом. 

Основная идея состоит в последовательном итерационном процессе, при котором в фиктив-
ном времени производится изменение зазоров в функции от распределения радиальных реакций 
на опорах. 

Контакт втулки вала и корпуса уплотнениях по длине насоса происходит в начальный период 
случайным образом. В некоторых уплотнениях имеется зазор, в других – контакт в зависимости 
от распределения размеров деталей, искривления корпуса, центробежных сил, других факторов. 
Принимаем, что смещение втулки происходит под действием силы Fр (рис.2). В контакте при вра-
щении втулки возникает сила трения Fт. Коэффициент трения f принимаем равным 0,02, характер-
ным для граничного трения. Считаем, что при жидкостном трении изнашивание отсутствует. 
На рис.2 условно изображено относительное положение деталей радиального уплотнения при их 
контакте. 

При возникновении контакта между поверхностями центр вала смещается на величину суще-
ствующего радиального зазора u(t) = d(t). Учитывая, что процессы износа протекают существенно 
медленнее, чем характерные динамические изменения в системе, считаем, что контактирующие 
поверхности локально цилиндрические. Внешняя втулка имеет конечную радиальную контактную 
жесткость. Происходит некоторое фиктивное внедрение одной поверхности в другую на величину 
v(t). Так как жесткость контакта на два порядка выше жесткости (локальной) вала в данной точке, 
то внедрение пренебрежимо мало по сравнению с зазором. Принимаем простейшую модель износа 
контактирующих поверхностей радиального уплотнения [33]. Значение коэффициента kF прини-
мается из экспериментальных данных при испытании рассматриваемых материалов на износ: 

т т
( ) ( )( ) ( ).F F

dh t dd tk F t k F t
dt dt

    

Рис.2. Схема контакта деталей радиального  
сопряжения  

1 – корпус; 2 – опорная втулка; h – величина износа;  
f – коэффициент трения; t – время; Fр , Fт – радиальная и  
тангенциальная сила в контакте; V – скорость вращения 

вала; d – зазор в сопряжении 

Fр 

h(t) 

V– 

2 

1 

Fт = fFр 

V+ 

2d(t) 
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В соответствии с этой моделью предполага-
ется, что износ контактирующих поверхностей 
зависит от изменения радиальной силы в кон-
такте. При вычислении для фиксированных зна-
чений зазоров итерациями определяется стацио-
нарная конфигурация динамической системы. 
Процесс установления является фиктивным, так 
как рассматривается вращение с номинальной 
угловой скоростью без переходного процесса 
разгона всей установки: 

 р, , ... | 1, ..., 384, 0,1, ... ,J J J
i it t d F i J    

где i – количество радиальных уплотнений в двух секциях; J – номер итерации. 
На рис.3 для примера показана ось валов обеих секций насоса при начальном равномерном 

распределении зазоров: 

 0 0 0
р0,1, , ... | 1, ...,384 .i it t d F i    

Условно принято, что верхнее сечение вала имеет угол поворота, равный нулю. Динамические 
добавки, связанные с эффектами трения, малы. Предполагается, что система работает в режиме 
изнашивания некоторое время 1Jt  . Тогда зазор в каждом узле контактного взаимодействия уве-
личится приблизительно на величину 

1 1 1 1 1 1
р , , .J J J J J J J J J

i F i i i id k F t t t t d d d              

Так как в течение всего контакта усилия взаимодействия распределяются неравномерно 
между втулками, то происходит перераспределение усилий и величин зазоров, что и называется 
эволюцией системы. В зависимости от параметров системы, в частности, от распределения дисба-
лансов и износостойкости отдельных втулок, получаются различные законы эволюции зазоров и 
напряженно-деформированного состояния, которые следует понимать и анализировать в стати-
стическом смысле. 

Результаты расчетов показали, что особенности конструкции установки существенно влияют 
на динамическое состояние. В области 10-13 Гц имеется 10-11 собственных частот колебаний. Ра-
бочие режимы соответствуют работе в «закритических» условиях, в области нелинейной дина-
мики, где важными становятся свойства, отличные от свойств линейных идеальных моделей. 
Наиболее неблагоприятный случай нагружения заключается в расположении дисбалансов на зна-
чительной длине насосной секции в одной плоскости. В процессе износа радиальных уплотнений 
реализуется синхронная и асинхронная прецессия вала. Частота асинхронной прецессии – 9,51 Гц. 
Синхронная прецессия происходит под действием циркулирующей силы, направление которой 
относительно вала не изменяется в процессе вращения, и связана с регулярным расположением 
центров масс рабочих колес приблизительно в одном направлении и с малым уровнем демпфиро-
вания в системе. Результаты моделирования при выбранных допущениях позволяют определить 
напряжения в корпусных деталях установки в зависимости от зазора в уплотнениях и объяснить 
разрушения корпусных деталей («полет»), но в реальных условиях форма износа отличается от 
принятой. Поэтому для получения более полной картины необходимы экспериментальные иссле-
дования. 

Методология экспериментальных исследований. Длина всей установки может достигать 
40 м [1, 8], и испытание ее в сборе не представляется возможным. Большинство исследователей 
применяют для этой цели насосные сборки, включающие несколько РС [17, 20]. Для моделирова-
ния вибрационных явлений роторных систем необходимо обеспечить подобие модели и натурного 
объекта, выражающееся в соотношении между критической частотой вращения и рабочей частотой 
[32]. В качестве объекта испытаний использовали насосные секции (НС) длиной 3-5 м и подачей 

Рис.3. Стационарная конфигурация оси вала насоса  
для обеих секций 
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25-500 м3/сут, которые из всех узлов установки 
в наибольшей степени подвержены процессу из-
нашивания, так как функционируют в абразиво-
содержащей пластовой жидкости. Их длина до-
статочна, чтобы исследовать основные формы 
колебаний установки. Для проведения экспери-
ментальных исследований разработан горизон-
тальный стенд с модельной жидкостью 
(вода + абразив) (рис.4). Опыты проводили с ча-
стотой вращения 2970 об/мин. 

Стенд укомплектован датчиками и устрой-
ствами для измерения расхода, давления, темпе-
ратуры и моментной характеристики. Для изме-
рения момента сопротивления приводной 

электродвигатель выполнен в виде мотор-весов. Методика испытаний предполагала работу стенда 
в течение определенного времени с измерением виброскорости через 1 ч. В конце опыта НС раз-
бирали, измеряли детали и определяли величину износа каждой РС. В качестве абразива исполь-
зовали кварцевый песок размером 200-300 мкм и средней концентрацией 1 % по массе. Выбор раз-
мера абразивных частиц обусловлен несколькими обстоятельствами. Из предварительных опытов 
с рабочими ступенями мелкие частицы размером меньше 50 мкм обладают малым абразивным 
эффектом. Крупные частицы размерами выше 500 мкм не попадают в зону трения, так как диамет-
ральный зазор радиальных сопряжений меньше 300 мкм. В реальных скважинах присутствуют 
широкие фракции, в том числе и выбранные размеры. 

Перед проведением опыта на корпусе НС закрепляли хомутами восемь пьезоэлектрических 
акселерометров типа PCB через равные расстояния или четыре пары акселерометров под углом 
90 друг к другу в вертикальной и горизонтальной плоскостях. Сигналы с датчиков обрабатывали 
с помощью измерительного комплекса фирмы National Instrumens по технологии PXI в системе 
реального времени. В состав комплекса входили: модуль SCXI-1531 для одновременного съема 
сигналов по восьми каналам, модуль PXI-6070 для оцифровки сигналов с частотой семплирования 
1,25 Мс/с. Для приема, обработки и представления результатов измерения использовался встроен-
ный контроллер реального времени PXI-8156B/333RT. 

Методика измерения вибрации включала три этапа: 
• измерение собственных частот колебаний ротора (вал + рабочие колеса) при различных 

условиях опирания на основе спектрального анализа измеряемого сигнала при возбуждении виб-
рации ударом; 

• измерение виброскорости НС при различных вариациях опоры вала, на воздухе и в воде; 
• измерение вибрационных характеристик в процессе изнашивания НС. 
После испытаний на износ НС разбирали и измеряли изменение размеров каждого уплотне-

ния рабочей ступени и подшипников. 
Результаты экспериментальных исследований. В качестве объекта исследования исполь-

зовали наиболее часто встречающийся в эксплуатации типоразмер насосной секции 5-50 с подачей 
в номинальном режиме 50 м3/сут и условной длиной 4 м. Измерения собственных частот колеба-
ний ротора НС показали, что первые три собственные частоты при опирании вала на три подшип-
ника равны 5,6; 8,5; 19,8 Гц. Таким образом, в этом случае ротор работает в закритической обла-
сти. С увеличением числа подшипников до пяти третья форма колебаний ротора и вторая форма 
колебаний насосной секции имеют практически одинаковые значения – 29,9 Гц, что может вы-
звать резонансные явления. Следовательно, количество подшипников влияет на значения соб-
ственных частот ротора. В реальности вибрационная картина сложнее, так как вал опирается на 
корпус и посредством радиальных уплотнений РС случайным образом. 

Имеется небольшая разница в величине вибрации НС в горизонтальной и вертикальной плос-
костях: первая собственная частота имеет значение 9,8 Гц при горизонтальном расположении дат-
чиков и 9,3 Гц – при вертикальном. Наличие воды в НС незначительно изменяет собственную 

Рис.4. Схема горизонтального стенда 
1 – электродвигатель; 2 – входной модуль; 3 – дозатор абразива;  
4 – бак-смеситель; 5 – блок расходомера; 6 – насосная секция;  
7 – выходной модуль; 8 – сепаратор абразива; 9 – теплообменник 
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частоту колебаний ротора с 9,8 до 8,9 Гц за счет эффекта присоединенной массы. Частота соб-
ственных колебаний ротора увеличивается при использовании полиамида в качестве материала 
рабочих колес. 

На третьем этапе провели испытания насосной секции на изнашивание с одновременным изме-
рением вибрационных характеристик. Спектр колебаний новой секции имеет собственные частоты, 
оборотную частоту ~50 Гц, ее гармоники, а также высокочастотные колебания. На начальном этапе 
вклад собственных частот НС незначителен или неразличим, превалирует оборотная частота. 

Наиболее интересным является изменившийся спектр колебаний в процессе опыта. Из срав-
нения спектров в начале опыта (рис.5, а) и в середине (рис.5, б) видно, что в результате износа 
радиальных уплотнений появилась частота 25 Гц, имеющая значительный уровень амплитуды, 
превышающий уровень первой и вто-
рой собственных частот. После оста-
новки стенда эта частота отсутствует 
при возбуждении колебаний НС уда-
ром. Промежуточный разбор НС после 
250 мин опыта показал, что износ ради-
альных уплотнений РС имеет асиммет-
ричную форму (см. рис.1, а), что может 
свидетельствовать о синхронной пре-
цессии вала. 

Появление этой частоты в изно-
шенном насосе можно объяснить либо 
усилением автоколебаний из-за увели-
чения зазора вследствие износа под дей-
ствием силы тяжести, центробежных 
сил и сил трения, либо совпадением соб-
ственных частот колебаний ротора и 
корпуса секции. В конце после 702 мин 
эксперимента появились два новых 
пика на частотах 22,2 и 27,7 Гц вместо 
пика на частоте около 25 Гц. Частоту 
~25 Гц можно рассматривать в качестве 
диагностического признака наступле-
ния износа радиальных уплотнений РС 
определенной величины. В погружных 
измерительных системах с вибрацион-
ным каналом возможно определять воз-
никновение этой частоты, которая сви-
детельствует об увеличении динамики 
вследствие износа. Аналогичный характер 
изменения частоты колебаний выявлен 

Рис.5. Результаты измерения вибрации секции: а – в начале опыта; б – после 250 мин 
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Рис.6. График изменения по длине секции: виброскорости (а);  
износа радиальных уплотнений (б)  

1 – износ ступицы; 2 – износ отверстия; 3 – суммарный износ;  
4 – предполагаемая форма упругой линии вала при вращении 
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при испытании насосной сборки при частоте 3600 об/мин [9]. В процессе износа в частотном спек-
тре, состоявшем в основном из частоты вращения 60 Гц и гармоник, появился субгармонический 
пик 45 Гц. 

При испытании НС с рабочими органами из порошковых сталей, имеющими существенно 
меньший дисбаланс, чем у рабочих органов из литого чугуна, выявлена интересная особенность в 
характере изменения износа радиальных уплотнений по длине секции (рис.6). В узле колебаний 
(точка А) – минимальный уровень вибрации и минимальный износ. Максимальные уровни вибра-
ции и величины износа в точках А1 и А2. Правый концевой подшипник имел небольшой износ. 
Форма износа ступицы рабочего колеса и отверстия направляющего аппарата имеет равномерный 
характер по окружности, что свидетельствует о асинхронной прецессии вала. 

На основании результатов испытаний насосных секций с рабочими органами, различающи-
мися величиной исходного дисбаланса, можно заметить определенную схожесть формы упругой 
линии вала и изменения износа по длине секции. При определенной величине износа радиальных 
уплотнений РС вал под действием центробежных сил и крутящего момента теряет устойчивость и 
вращается в деформированном состоянии вокруг воображаемой оси, проходящей через центры 
подшипников. Происходит дальнейшая эволюция износа. Деформированный вал совершает свое 
движение с «замороженными» значениями деформаций, а, следовательно, и напряжений. Это дви-
жение в неподвижной системе координат выглядит как упругие колебания, в действительности 
никаких упругих колебаний не содержит – деформированный вал вращается вокруг линии под-
шипников как абсолютное твердое тело. Радиальные силы от ротора передаются корпусу насоса, 
создавая при определенных условиях напряжения разрушения концевых деталей. 

На форму деформации вала помимо износа оказывают влияние также количество износостой-
ких промежуточных подшипников, краевые эффекты, выражающиеся в условиях крепления, кри-
визна скважины и т.д. Принципиальное значение имеет длина секции. При испытании насосной 
сборки из нескольких ступеней вал – «жесткий». Его собственная частота значительно больше  
частоты вращения, нарушается критерий подобия модельного образца и натурального изделия 
[17]. Часто короткий вал имеет коническую прецессию при вращении, что не наблюдается в ре-
альной эксплуатации. При испытании коротких насосных сборок характер износа радиальных уплот-
нений имеет практически монотонный характер с увеличением износа от выхода насоса ко входу [11]. 

Помимо радиальных, РС имеют осевые уплотнения. Влияние износа осевых уплотнений на 
вибрацию насоса исследовали при работе насосных секций в левой зоне напорно-расходной ха-
рактеристики при расходе жидкости меньшем, чем номинальный. Вследствие увеличения осевой 
силы осевые уплотнения износились полностью (износ более 2 мм), износились также диски, что 
характеризуется как катастрофический износ (см. рис.1, б). Уровень вибрации при этом увели-
чился незначительно, до 12 мм/с. Для сравнения, при износе радиальных уплотнений на 1 мм 

вибрация увеличилась до 40 мм/с. Начальный 
уровень вибрации новых секций находился в 
диапазоне 2,25-3,9 мм/с. 

Испытания нескольких десятков НС произ-
водительности от 25 до 500 м3/сут, разных разме-
ров и конструктивного исполнения по износо-
стойкости позволили получить обобщенную 
зависимость величины поперечной вибрации 
(среднеквадратичное значение), характеризую-
щей изгибные колебания, от износа радиальных 
уплотнений (рис.7). Результаты испытаний под-
тверждаются эксплуатацией (точка на графике). 
В диапазоне средних износов до 1,6 мм по длине 
секции полученные значения аппроксимируются 
линейной зависимостью 

32, 6 5,5,V h   Рис.7. Зависимость виброскорости секции от величины  
износа радиальных сопряжений 
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где V – среднеквадратическое значение виброскорости, мм/с; h – средняя величина износа ради-
альных уплотнений, мм. 

Величина зазора радиальных уплотнений включает первоначальный зазор в сопряжении и ве-
личину износа. В исходном состоянии насосные секции имели уровень виброскорости ~5,5 мм/с. 
Из моделирования динамической системы УЭЛН, включавшей погружной электродвигатель,  
две насосные секции и гидрозащиту, следует, что кинетика виброскорости изменяется более 
сложным образом – экспоненциально. Линейная аппроксимация результатов эксперимента спра-
ведлива с достаточной точностью лишь в диапазоне износа до 1,6 мм и для пластовой жидкости 
с высоким содержанием воды (до 80-90 %), представляющей водонефтяную эмульсию, что  
характерно для скважин в Западной Сибири. Вязкость такой эмульсии близка к вязкости воды. 
С увеличением вязкости эмульсии при 50-80 % воды уменьшается амплитуда колебаний дина-
мической системы, которую необходимо учитывать при определении предельного состояния. 
Для сравнения на графике (рис.7) приведена линейная зависимость вибрации магистральных 
насосных агрегатов, имеющих жесткий ротор, от износа опорных подшипников [34]. Макси-
мально допустимые значения виброскорости в этом случае не превышают значений 11 мм/с  
по техническим требованиям. 

 
 

Выводы 
 

1. Установлена корреляция между изменением износа радиальных уплотнений по длине 
насосной секции и формой упругой линии вала. Вращение вала происходит в виде синхронной и 
асинхронной прецессии. 

2. Получена расчетная зависимость виброскорости от величины износа радиальных уплотне-
ний рабочих ступеней, позволяющая прогнозировать наступление отказа функционирования в об-
водненных скважинах. Водонефтяные эмульсии уменьшают амплитуду колебаний. 

3. Показано, что при определенной величине износа радиальных уплотнений горизонтально 
расположенной насосной секции возникают изгибные колебания с частотой ~25 Гц, которую 
можно использовать в качестве диагностического признака предельного износа установки. 

4. Определяющее влияние на динамическое состояние насосной секции оказывает износ ра-
диальных уплотнений и подшипников. При износе 1 мм виброскорость увеличивается в 10 раз от-
носительно начальной величины. Износ осевых уплотнений влияет в незначительной степени. 
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