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Для підвищення довговічності й надійності 
машин і механізмів велике значення мають за-
ходи зі зниження виникаючих у процесі екс-
плуатації вібрацій. Вібрації негативно позна-
чаються на роботі окремих вузлів машин і ме-
ханізмів, тому проблема віброізоляції техніч-
них об’єктів є дуже важливою. 

З виникненням значних вібрацій безумов-
но пов’язані і процеси буріння нафтових і газо-
вих свердловин. Наявність вібрацій бурильного 
інструменту знижує техніко-економічні показ-
ники буріння, шкідливо впливає на роботу еле-
ментів бурильної колони, доліт, вибійних дви-
гунів і наземного обладнання, а також погіршує 
умови роботи бурових бригад. Буріння сверд-
ловин в умовах інтенсивних вібрацій знижує 
стійкість озброєння і опор шарошкових доліт та 
алмазних коронок, призводить до втрат корис-
ної потужності вибійних двигунів (30% і біль-
ше), погіршує сам процес руйнування гірських 
порід (до 50% знижується механічна швидкість 
проходження свердловин) та підвищує питомі 
енерговитрати на буріння, знижує процент ви-
носу керна, є причиною багатьох аварій, що в 
підсумку призводить до зростання прямих ви-
трат на проходку кожного  метра. При бурінні 
на невеликій глибині часто можна візуально 
спостерігати вібрацію ведучої труби. При збі-
льшенні глибини свердловини бурильна колона 
може руйнуватися без видимих проявів вібрації 
на поверхні. Вібраційні навантаження під час 
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буріння міцних порід мають суттєвий вплив на 
викривлення стовбура свердловини. Тому важ-
ливим напрямком удосконалення процесу бу-
ріння є боротьба із шкідливими впливами віб-
рацій, що виникають при роботі долота на ви-
бої свердловини [1-5]. 

При інтенсивній вібрації бурильного ін-
струменту тривіальним вирішенням проблеми є 
зменшення швидкості обертання й осьового 
навантаження на долото. Це дає змогу вийти з 
критичної зони і зменшити вібрацію до допус-
тимої межі, однак при цьому неможливо досяг-
ти найвищої продуктивності долота, відповід-
но, знижуватимуться техніко–економічні пока-
зники буріння. 

На сьогодні запропоновано ряд технічних 
заходів, способів і пристроїв, що дозволяють 
понизити шкідливий вплив вібрацій і здійснити 
регулювання динамічного режиму бурильної 
колони. Один із перспективних і найбільш кар-
динальних шляхів вирішення проблеми базу-
ється на використанні спеціальних віброзахис-
них пристроїв – бурових амортизаторів. Засто-
сування таких пристроїв при бурінні нафтових і 
газових свердловин має специфічний характер: 
необхідно не повністю погасити вібрації, а 
створити певний баланс між динамікою поро-
доруйнівного інструменту та рівнем його вібро-
захисту, що повинно забезпечити зростання 
техніко-економічних показників буріння і, ра-
зом з тим, покращити умови роботи елементів 
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Представлено описание строения и принципа 
действия бурового амортизатора, который сконс-
труирован на базе пластинчатой пружины. Обра-
щено внимание на конструктивные особенности 
амортизатора и определены приоритетные облас-
ти его применения. Произведено статический рас-
чёт амортизатора на прочность и жёсткость, в 
результате которого получены простые аналити-
ческие формулы для инженерного проектирования. 
Приведены рекомендации о возможности варьиро-
вания эксплуатационными характеристиками
амортизатора 

 It is given the description of the structure and 
principle of work of the boring shock absorber which is 
constructed on the base of the plating spring. It is paid a 
regard to structural features of the device and certainly 
priority areas of his application. The static calculation 
of the shock absorber is carried out on the durability 
and inflexibility, as a result of which the simple 
analytical dependences are got for an engineering 
design. It is made a recommendation in relation to 
possibility of varying of the considered device’s 
operating descriptions. 
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бурильної колони, наземного обладнання та 
обслуговуючого персоналу. При бурінні сверд-
ловин з аномально високим (чи низьким) тем-
пературним режимом зазвичай використовують 
бурові амортизатори, що сконструйовані на базі 
металевих пружних елементів, або оболонко-
вих пружин із жорсткими вузлами трансформа-
ції переміщень [6,7]. Серед існуючих конструк-
цій, своєю простотою та невисокою вартістю 
особливу зацікавленість викликає буровий 
амортизатор АП12К, рис.1 [7]. Він складається 
з перехідника 1, спеціального ущільнення 2, 
корпуса 3, ствола 4, пружного елемента 5, спе-
ціального ущільнення 6, упора 7,  профільного 
вала 8 і профільної втулки 9. 

 

 
Рисунок 1 – Буровий амортизатор АП12К 

 
Пружний елемент амортизатора АП12К 

виконаний у вигляді пластинчастої пружини. 
Пластини у пружині можуть мати як однакову, 
так і змінну товщину. Вони змонтовані з мож-
ливістю виключення з роботи окремих пластин 
при перевантаженнях. Ця обставина значно 
розширює діапазон експлуатаційних наванта-
жень, при яких амортизатор здатний ефективно 
виконувати свої функції. 

Працює амортизатор так. Під’єднаний за 
допомогою перехідника 1 до бурильної колони 
чи вала вибійного двигуна амортизатор у про-
цесі буріння навантажують осьовою силою і 
крутним моментом. Крутний момент переда-
ється долоту за допомогою профільної пари 
(втулка 9 – вал 8). Осьове навантаження при-

мушує вал 8 входити у середину втулки 9. Ра-
зом з профільним валом  переміщується, з’єд-
наний з ним різзю, упор 7, який за допомогою 
перехідника 1 стискає пластинчастий пружний 
елемент амортизатора. Несучі ланки пружного 
елемента-пластини, змінюючи свою форму, 
накопичують потенціальну енергію пружної 
деформації. Зазори між пластинами розраховані 
так, що при перевантаженні пластина виключа-
ється з роботи. При зниженні імпульсу осьово-
го навантаження рухомі частини амортизатора 
повертаються у вихідне положення за рахунок 
енергії, яку накопичили пластини. За призна-
ченням дана конструкція заявлена як буровий 
амортизатор для буріння свердловин з анома-
льно високим температурним режимом. Однак, 
це не виключає можливості його застосування в 
інших умовах буріння свердловин. В останньо-
му випадку спеціальні ущільнення із жаростій-
ких матеріалів можуть бути замінені на звичай-
ні гумові манжети. 

Розрахунок амортизатора зводиться до ви-
значення напружень і прогинів у пластинчатій 
пружині, розрахункова схема якої зображена на 
рис. 2. Якщо фізико-геометричні характеристи-
ки пластин однакові, то осадка пружини визна-
чатиметься прогином однієї пластини, збільше-
ним в n  разів, де n  – кількість пластин у пру-
жині. 

 

 
Рисунок 2 – Схема пластинчастої пружини 

 
Вжатимемо, що очікуваний прогин плас-

тини значно менший за її товщину. Тому за мо-
дель пластини візьмемо тонку плиту [8,9], згин 
якої, можемо розглядати незалежно від розтягу. 

З умови рівноваги центральної частини 
пластини (рис. 3) визначаємо інтенсивність по-
перечної сили zQ : 
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Рівняння С. Жермен-Лагранжа для випадку 
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Рисунок 3 – Розрахункова схема несучої 

ланки амортизатора 
 

а радіальний і тангенціальний згинаючі мо-
менти — 
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EhD  – циліндрична жорсткість. 

Після дворазового інтегрування (2) із вра-
хуванням (1) отримаємо 
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Сталі інтегрування 1C  і 2C  визначаємо з 
таких крайових умов. Радіальний згинаючий 
момент rM  на кромках пластини, тобто при 

ar   і br  , повинен дорівнювати нулю: 
     0,0   brrarr MM .               (5) 
Використовуючи умови (5) та рівняння (3) 

і (4) отримаємо вирази для знаходження 1C  і 
2C : 
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Підставляючи (4) і (6) у вирази (3) одержимо 
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Максимальне еквівалентне напруження 
виникає біля внутрішньої кромки пластини: 
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Проінтегруємо (4) і знайдемо функцію 
прогинів пластини 
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Для визначення сталої інтегрування 3C  ви-
користаємо крайову умову   0brw , тоді 
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Для знаходження осадки амортизатора 
приймемо у (10) ar   та врахуємо (6), у ре-
зультаті отримаємо 
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У більш загальному випадку, коли в амор-
тизаторі встановлено несучі ланки різної тов-
щини і, можливо, вони виготовлені з різного 
матеріалу, формула для осадки набуде такого 
вигляду: 
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де ih , iE , i  – товщина та пружні константи i-
ої пластини пружного елемента. 

Слід зазначити, що насправді при згині не-
сучих ланок амортизатора поряд з поперечним 
навантаженням у їх перерізах виникатимуть і 
дотичні напруження, які викликають деформа-
ції зсуву. Однак, для тонких пластин вплив зсу-
вів досить малий і з метою отримання простих 
інженерних формул ним можна знехтувати, при 
цьому точність розрахунків буде досить висо-
кою. При розрахунку пластин що використо-
вуються в амортизаторах із зовнішнім діамет-
ром 172, 195, 215 та 240мм, числові поправки, 
за рахунок врахування зсувів не перевищують 
2%. У випадках використання пластин великої 
товщини, або застосування особливих матеріа-
лів, для яких модуль зсуву у багато разів мен-
ший модуля Юнга, впливом зсувів нехтувати не 
можна. 

Для ілюстрування отриманих результатів 
виберемо за приклад буровий амортизатор із 
параметрами a 0,03м; b  0,081м; n  20; 

52,11 10E   МПа; 0,3  ; що відповідають 
пристрою із зовнішнім діаметром 195мм. 

Напружений стан несучих пластин харак-
теризує графік, що наведений на рис. 4. Тут по-
дано залежність еквівалентних напружень від 
товщини пластини при різних значеннях зов-
нішнього навантаження. Користуючись наведе-
ними залежностями та знаючи механічні влас-
тивості матеріалу несучих ланок амортизатора 
легко оцінити їх міцність. Для виготовлення 
пластин зазвичай використовують конструк-
ційні ресорно-пружинні сталі, зокрема вольф-
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рамо-кремнієву 65С2ВА, або хромокремнієву 
60С2ХА для яких: границя плинності – 

Т =1700МПа, границя міцності – 

м =1900МПа, відносне видовження при роз-
риві – 6%  ; відносне звуження – 20%  . 
Якщо очікуваний діапазон температур, за яких 
буде працювати амортизатор, не перевищує 
250ºС, то для виготовлення несучих ланок мо-
жна використати дешевшу – кремнисту сталь 
60С2А, або 70С3А, для яких границі текучості 
становлять відповідно 1400 та 1600 МПа. 

 
Рисунок 4 – Залежність еквівалентного на-

пруження від товщини пластини 
 

На рис. 5 зображено пружні характеристи-
ки пластинчастого амортизатора. Тут подано 
залежність осадки амортизатора від зовнішньо-
го навантаження при різних товщинах несучих 
ланок. Слід зазначити, що податливість амор-
тизатора можна легко регулювати, змінюючи 
кількість несучих ланок у пружному елементі. 
Для розширення діапазону навантажень при 
яких ефективно працюватиме амортизатор, за-
стосовують несучі ланки різної товщини, а за 
необхідності підвищити несучу здатність амор-
тизатора – є конструктивна можливість вклю-
чити до паралельної роботи додатковий пруж-
ний елемент. 

 
Рисунок 5 – Залежність осадки амортизатора 

від зовнішнього навантаження 
 
Наявність значних статичних і динамічних 

навантажень, обмеженість діаметральних роз-
мірів, агресивність середовища, високі тиски і 
температура – ось лише невелика частина фак-
торів, що визначають конструктивні особливо-
сті, ресурс роботи і ефективність бурових віб-
розахисних пристроїв. Результати теоретичних 

досліджень, що викладені в даній роботі, до-
зволяють проектувати розглянуту конструкцію  
бурового амортизатора такою, що  ефективно 
працюватиме у важких умовах бурової сверд-
ловини. Перевага тій чи іншій схемі пластинча-
стої пружини може бути надана, виходячи з 
конкретних умов проектування, можливості 
застосування необхідних матеріалів в заданих 
умовах навколишнього середовища, допусти-
мих міцності, ударостійкості і очікуваних пе-
реміщень елементів бурильної колони. 
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