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第三章  有杆泵采油 

 

有杆泵采油包括游梁式抽油机有杆泵采油和地面驱动螺杆泵采油。两者都是用抽

油杆将地面动力传递给井下泵。前者是将抽油机悬点的往复运动通过抽油杆传递给井

下柱塞泵；后者是将井口驱动头的旋转运动通过抽油杆传递给井下螺杆泵。本章只讲

授目前矿场普遍采用的游梁式抽油机井有杆泵采油。 

 

图3-1  抽油装置示意图 

1—吸入凡尔; 2—泵筒; 3—柱塞; 4—排出凡尔; 5—抽油杆; 6—油管;7—套管;8—三通; 

9—盘根盒;10—驴头; 11—游梁; 12—连杆; 13—曲柄; 14—减速箱; 15—动力机(电动机) 

 

3.1  抽油装置及泵的工作原理 

3.1.1  抽油装置 

抽油装置是指由抽油机、抽油杆及抽油泵所组成的抽油系统。图3-1所示为游梁式

抽油装置工作示意图。用油管6把深井泵的泵筒2下到井内液面以下，在泵筒下部装有
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只能向上打开的吸入凡尔(固定凡尔)1。用直径16～25 mm的抽油杆柱5把柱塞3从油管

内下入泵筒。柱塞上装有只能向上打开的排出凡尔(游动凡尔)4。最上面与抽油杆相联

接的杆称光杆，它穿过三通8和盘根盒9悬挂在驴头10上。借助于抽油机的曲柄连杆机

构13和12的作用，把动力机15(电动机或天然气发动机)的旋转运动变为光杆的往复运

动，用抽油杆柱带动深井泵的柱塞进行抽油。 

(1)抽油机 

抽油机是有杆深井泵采油的主要地面设备。 游梁式抽油机主要由游梁-连杆-曲柄

机构、减速箱、动力设备和辅助装置等四大部分组成。工作时，动力机将高速旋转运

动通过皮带和减速箱传给曲柄轴，带动曲柄作低速旋转。曲柄通过连杆经横梁带动游

梁作上下摆动。挂在驴头上的悬绳器便带动抽油杆柱作往复运动。  

 

 

图3-2  抽油机结构简图 

1—刹车装置;2—电动机;3—减速箱皮带轮;4—减速箱;5—输入轴;6—中间轴; 

7—输出轴;8—曲柄;9—连杆轴;10—支架;11—曲柄平衡块;12—连杆;13—横梁轴; 

14—横梁;15—游梁平衡块;16—游梁;17—支架;18—驴头;19—悬绳器;20—底座 

 

游梁式抽油机按结构可分为：普通式(图3-2)和前置式(图3-3)。两者的主要组成

部分相同，只是游梁和连杆的连接位置不同。普通式多采用机械平衡,支架在驴头和曲

柄连杆之间，其上、下冲程的时间相等。前置式多采用气动平衡，且多为重型长冲程

抽油机。前置式的上冲程曲柄转角为195°，下冲程为165°，使上冲程较下冲程慢。这种

抽油机曲柄旋转方向与普通型相反，当驴头在右侧时，曲柄顺时针转动。 
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图3-3  前置式气动平衡抽油机结构简图 

1—刹车;2—电动机;3—支架;4—游梁;5—驴头;6—气平衡活塞缸;7—连杆; 

8—曲柄;9—减速箱;10—底座 

 

 

 

图3-4  异相型游梁式抽油 

1—刹车装置;2—动力机;3—减速箱皮带轮;4—减速箱;5—输出轴; 

6—平衡重;7—支架;8—曲柄;9—连杆;10—游梁;11—驴头; 

12—悬绳器;13—底座 

 

为了节能和加大冲程，又出现了多种变型的游梁式抽油机，如异相型游梁式抽油

机(图3-4)。异相型游梁式抽油机又称曲柄偏置式游梁抽油机，其平衡重中心线与曲柄

中心线有一相位角，使峰值扭矩降低，使上冲程较下冲程慢。当驴头在右侧时，曲柄
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顺时针转动。 

我国已制定了游梁式抽油机系列标准,其型号表示方法如下： 

CYJ  12—3.3—70(H) F(Y，B，Q) 

                                    F：复合平衡 

                                    Y：游梁平衡 

                      平衡方式代号   B：曲柄平衡 

                                    Q：气动平衡 

                   减速箱齿轮形代号，H为点啮合双圆弧齿轮， 

                   渐开线人字齿轮省略 

                   减速箱曲柄轴最大允许扭矩,kN.m 

              光杆最大冲程，m 

              悬点最大载荷，10 kN 

                                    CYJ —常规型 

              游梁式抽油机系列代号   CYJQ—前置型 

                                    CYJY—异相型 
 

(2)抽油泵 

抽油泵是抽油的井下设备。它所抽汲的液体中含有砂、蜡、气、水及腐蚀性物质，

又在数百米到上千米的井下工作，有的井泵内压力会高达20 MPa以上。所以，它的工

作环境复杂，条件恶劣，而泵工作的好坏又直接影响到油井产量。因此，抽油泵一般

应满足下列要求： 

a.结构简单，强度高，质量好，连接部分密封可靠； 

b.制造材料耐磨和抗腐蚀性好，使用寿命长； 

c.规格类型能满足油井排液量的需要，适应性强； 

d.便于起下； 

e.在结构上应考虑防砂、防气，并带有必要的辅助设备。 

抽油泵主要由工作筒(外筒和衬套)、柱塞及游动凡尔(排出凡尔)和固定凡尔(吸入

凡尔)组成。按照抽油泵在油管中的固定方式，抽油泵可分为管式泵和杆式泵。 

1)管式泵 

图3-5a为普通管式泵的结构示意图。其特点是把外筒和衬套在地面组装好接在油

管下部先下入井内，然后投入固定凡尔，最后把柱塞接在抽油杆柱下端下入泵内。检

泵打捞固定凡尔时，通常采用两种方式：一种是利用柱塞下端的卡扣或丝扣起抽油杆

柱时将固定凡尔捞出；另一种是柱塞下部无打捞装置，在起出抽油杆柱和柱塞后，用

绞车、钢丝绳下入专门的打捞工具将固定凡尔捞出。目前大多数用管式泵的抽油井是

在起抽油杆及柱塞时打开装在油管下部的井下泄油器，而不用捞固定凡尔。 

管式泵的结构简单、成本低，在相同油管直径下允许下入的泵径较杆式泵大，因

而排量大。但检泵时必须起出油管，修井工作量大，故适用于下泵深度不很大，产量
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较高的油井。 

2)杆式泵 

图3-5b为普通杆式泵的结构示意图。

其特点是整个泵在地面组装好后接在抽油

杆柱的下端整体通过油管下入井内，由预

先装在油管预定深度(下泵深度)上的卡簧

固定在油管上，检泵时不需要起油管。所

以，杆式泵检泵方便，但结构复杂，制造

成本高，在相同油管直径下允许下入的泵

径比管式泵小。杆式泵适用于下泵深度大、

产量较小的油井。当前国内使用的是带环

状槽的金属柱塞。金属柱塞及衬套的加工

要求高，制造不便，且易磨损。为了便于

加工和保证质量，衬套分段做成长 300 

cm(或150 cm)，然后组装在泵筒内，但使

用时易发生衬套错位。为此，我国同时使

用整筒泵，整筒泵没有衬套，柱塞与泵筒

直接配合。近些年来随着新型密封材料的

出现，国内外都在研制密封性能好、抗油

耐磨的软柱塞(如橡胶皮碗、聚酰胺68及尼

龙1010等材料做的“皮碗”)，可以不用衬

套，即软柱塞无衬套泵。这种泵的泵筒和

柱塞的机加工要求低，易制造，皮碗磨损后，只需起出柱塞更换皮碗，而柱塞体仍可

继续使用。主要问题是选择适合油井条件的抗油、耐磨、耐温、密封性能好的皮碗材

料和设计合理的“皮碗”结构。 

 

3.1.2  泵的工作原理 

(1)泵的抽汲过程 

1)上冲程 

抽油杆柱带着柱塞向上运动(图3-6a)。活塞上的游动凡尔受管内液柱压力而关闭。

此时，泵内(柱塞下面的)压力降低，固定凡尔在环形空间液柱压力(沉没压力)与泵内

压力之差的作用下被打开。如果油管内已充满液体，在井口将排出相当于柱塞冲程长

度的一段液体。 

所以，上冲程是泵内吸入液体、井口排出液体的过程。造成泵吸入的条件是泵内

压力(吸入压力)低于沉没压力。 

2)下冲程 

 

图3-5  抽油泵示意图 

a—管式泵;b—杆式泵 

1—油管;2—锁紧卡;3—柱塞 

4—游动凡尔;5—工作筒;6—固定凡尔 
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抽油杆柱带着柱塞向下运动(图3-6b)。固定凡尔一开始就关闭，泵内压力增高到

大于柱塞以上液柱压力时，游动凡尔被顶开，柱塞下部的液体通过游动凡尔进入柱塞

上部，使泵排出液体。由于有相当于冲程长度的一段光杆从井外进入油管，将排挤出

相当于这段光杆体积的液体。 

所以，下冲程是泵向油管内排液的

过程。造成泵排出液体的条件是泵内压

力 (排出压力 )高于柱塞以上的液柱压

力。 

柱塞上下抽汲一次为一个冲程，在

一个冲程内完成进油与排油的过程。光

杆从上死点到下死点的距离称为光杆冲

程长度。简称光杆冲程。 

2)泵的理论排量 

泵的工作过程是由三个基本环节所

组成，即柱塞在泵内让出容积，井内液

体进泵和从泵内排出井内液体。在理想

情况下，活塞上、下一次进入和排出的

液体体积都等于柱塞让出的体积 V ： 

        SfV p=  

式中  pf —柱塞截面积，m
2
， 42Df p π= ； D—泵径，m； S  —光杆冲程，m。 

每分钟的排量 mV ：        SNfV pm =  

式中  N—冲数，1/min 或rpm。 

每日排量:          SNfQ pt 1440=  

式中  tQ —泵的理论排量，m
3
/d。 

 

3.2  抽油机运动规律及悬点载荷 

3.2.1  抽油机悬点运动规律 

掌握抽油机悬点的位移、速度和加速度的变化规律是研究抽油装置动力学，进行

抽油设计和分析其工作状况的基础。为了正确地使用抽油装置，首先必须了解其运动

规律。 

游梁式抽油机是以游梁支点和曲柄轴中心的连线做固定杆，以曲柄、连杆和游梁

后臂为三个活动杆所构成的四连杆机构(图3-7)。为了便于一般分析，可简化为简谐运

            
图 3-6  泵的工作原理图 

a—上冲程; b—下冲程 

1—排出凡尔;2—柱塞;3—衬套;4—吸入凡尔 
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动和曲柄滑块机构分别进行研究。 

(1)简化为简谐运动时悬点运动规律 

若 0/ ≈lr 及 0/ ≈br  ，即认为曲柄半径r比连杆长度 l和游梁后臂b小得很多，以致它

与 l和b的比值可以忽略。此时，游梁和连杆的连接点B的运动可看做简谐运动，即认为

B点的运动规律和D点做圆运动时在垂直中心线上的投影(C点)的运动规律相同。则B点

经过t时间(曲柄转过 φ角)时位移 BS 为： 

   )cos1( φ−=rSB )cos1( tr ω−=                                  (3-1) 

式中  φ—曲柄转角，rad； 

      ω—曲柄角速度，rad/s； 

      t—时间，s。 

 

      

图3-7 抽油机四连杆机构简       图3-8 简谐运动时悬点位移、速度、加速度曲线 

                                    (CYJ5-2712,S=2.7,N=9) 

                               ●—位移曲线;×—速度曲线;○—加速曲线  

 

以下死点为坐标零点，向上为坐标正方向，则悬点A的位移 AS 为： 

    )cos1( trb
aSb

aS BA ω−==                                    (3-2) 

A点的速度为 

        trb
a

dt
dSV A

A ωω== sin                                      (3-3) 

A点的加速度为 

       trb
a

dt
dVW A

A ωω== cos2                                     (3-4) 

图3-8是由式(3-2)、(3-3)和(3-4)计算得的悬点位移、速度和加速度随 φ角的变化
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曲线。 

由图3-8看出：抽油机在一个冲程中，悬点的速度和加速度不仅大小在变化，而且

方向也要发生改变。在上下死点处( °°= 180,0φ )速度为零，加速度的绝对值为最大，其

值： 

   rb
aW 2

max ω=                                            (3-5) 

在上、下冲程的中点( °°=φ 270,90 )加速度为零，速度的绝对值最大，其值： 

    rb
aV 2

max ω=                                            (3-6) 

(2)简化为曲柄滑块机构时悬点运动规律 

实际抽油机的 lr / 值是不可忽略的，特别是冲程长度较大时，忽略后会引起很大误
差。为此，取r与 l的比值为有限值，即0< lr / <1/4, 并把B点绕游梁支点的弧线运动近

似地看做直线运动，则可把抽油机的运动简化为图3-9所示的曲柄滑块运动。 

A点的位移： 

b
aXS BA = b

ar )]sin11(1)cos1[( 22 φλ−−
λ

+φ−=  

为了便于用求导来得到A点的速度和加速度，可

将该式进一步简化，取其实用上足够准确的近似式。

将上式所含 φλ− 22 sin1 按二项式定理展开，取其前两

项可得： 

φλ− 22 sin1  2
sin1

22 φλ−≈  

于是A点位移公式可简化为： 

b
arSA )sin2cos1( 2 φλ+φ−=         (3-7) 

A点的速度: 

 dt
d

V sA
A = b

ar )2sin2(sin φλ+φω=                               (3-8) 

A点加速度: 

 dt
dVW A

A = b
ar )2cos(cos2 φλ+φω=                              (3-9) 

悬点冲程(最大位移)： 

        rb
aS 2=                                             (3-10) 

为了确定悬点最大加速度,令 0/ =φddWA ，可得加速度的极值在
°=φ 0 和 °=φ 180 处，

即在上下死点处，其值为： 

 

图 3-9  曲柄滑块机构简图 
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     b
arW )1(2

max
0

λ+ω=
°=φ

)1(2
2

l
rS +ω=                               (3-11) 

 b
arW )1(2

max
180

λ+−ω=
°=φ

)1(2
2

l
rs −ω−=                            (3-11a) 

把简化为简谐运动和曲柄滑块机构时悬点位移、速度和加速度公式及随 φ角的变化

曲线进行比较后发现，尽管同一 φ角下的数值不同，但其变化趋势是类似的。后者的速

度变化为一被“歪曲”的正弦曲线，加速度变化为一被“歪曲”的余弦曲线。在下死

点的最大加速度较前者大λ倍；在上死点的最大加速度较前者小λ倍。 

 

 

       图3-10  悬点速度变化曲线          图3-11  悬点加速度变化曲线 

        (CYJ5-2.7-12HB；S=2.7；n=9)          (CYJ5-2.7-12HB；S=2.7；n=9) 

          1—按简谐运动计算；2—精确计算；           1—精确计算；2—按曲柄滑块机构 

          3—按曲柄滑块机构计算                     计算；3—按简谐运动计算 

 

上述简化为曲柄滑块机构后的研究结果可用于一般计算和分析。但做精确的分析

计算和抽油机结构设计时，则必须按四连杆机构来研究抽油机的实际运动规律。可用

图解法或根据解析式用计算机来精确计算每种抽油机的位移、速度和加速度。图3-10

和图3-11为CYJ5-2712抽油机(S=2.7m，n=9 SPM)按不同方法计算的悬点速度和加速度

曲线。 

 

3.2.2  抽油机悬点载荷计算 

抽油机在不同抽汲参数下工作时，悬点所承受的载荷是选择抽油设备和分析设备

工作状况的重要依据。为此，必须了解悬点承受哪些载荷和怎样计算这些载荷。 

(1)悬点所承受的载荷 

1)静载荷 

①抽油杆柱载荷 
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驴头在上下运动时，带着抽油杆柱作往复运动，所以，抽油杆重力始终作用在驴

头上。但在下冲程中，游动凡尔打开后，油管内液体的浮力作用在抽油杆柱上。所以，

下冲程中作用在悬点上的抽油杆柱的重力减去液体的浮力，即它在液体中的重力作用

在悬点上的载荷。而在上冲程中，游动凡尔关闭，抽油杆柱不受管内液体浮力的作用。

所以，上冲程中作用在悬点的抽油杆柱载荷为杆柱在空气中的重力。 

上冲程作用在悬点的抽油杆载荷： 

         gLqgLfW rsrr =ρ=                                       (3-12) 

式中  rW —抽油杆柱在空气中的重力，N； 

      g—重力加速度，m/s
2
； 

      rf  —抽油杆截面积，m
2
 ； 

      sρ —抽油杆材料(钢)的密度，   7850=ρs kg/m
3
 ； 

      L—抽油杆柱长度，m； 

      rq —每米抽油杆柱的质量，kg/m。 

下冲程作用在悬点上的抽油杆柱载荷： 

          LgqgLfW rlsrr ′=ρ−ρ=′ )(  

 bqqq rslsrr =ρρ−ρ=′ /)(                                    (3-13) 

式中  rW ′—下冲程作用在悬点上的抽油杆柱载荷，N； 

      b—考虑抽油杆柱受液体浮力的失重系数， slsb ρρ−ρ= /)( ； 

      lρ —抽汲液体的密度，kg/m
3
。 

为了便于计算，表3-1中列出了不同尺寸的抽油杆在空气中的质量 

 

表3-1  每米抽油杆的质量 

直径 d，mm 截面积 rf ，cm
2 
空气中每米抽油杆质量 rq ，kg/m 

16 

19 

22 

25 

2.00 

2.85 

3.80 

3.91 

1.64 

2.30 

3.07 

3.17 

  

②作用在柱塞上的液柱载荷 

在上冲程中，由于游动凡尔关闭，作用在柱塞上的液柱引起的悬点载荷为： 
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          gLffW lrpl ρ−= )(                                      (3-14) 

式中  lW —作用在柱塞上的液柱载荷，N； 

      pf —柱塞截面积，m
2
； 

在下冲程中，由于游动凡尔打开，液柱载荷通过固定凡尔作用在油管上，而不作

用在悬点上。 

抽汲含水原油时，抽油杆和液柱载荷计算中所用的液体密度应采用混合液的密度。

可按下式来近似计算： 

owwwml ff ρ−+ρ=ρ )1(                                     (3-15) 

式中  mlρ —油水混合液密度,kg/m
3
； 

      oρ —原油密度,kg/m
3
； 

      wρ —水的密度； 

      wf —原油含水率，小数。 

③沉没压力(泵口压力)对悬点载荷的影响 

上冲程中，在沉没压力作用下，井内液体克服泵的入口设备的阻力进入泵内，此

时液流所具有的压力叫吸入压力。此压力作用在柱塞底部而产生向上的载荷 iP  

         pinpii fppfpP )( ∆−==                                     (3-16) 

式中  iP—吸入压力 ip 作用在活塞上产生的载荷，N； 

      ip —吸入压力，Pa； 

      pf —柱塞截面积，m
2
； 

      np —沉没压力，Pa； 

      ip∆ —液流通过泵的入口设备产生的压力降，Pa。 

通过吸入凡尔产生的压力降可根据公式(3-27)计算。 

下冲程中，吸入凡尔关闭，沉没压力对悬点载荷没有影响。 

④井口回压对悬点载荷的影响 

液流在地面管线中的流动阻力所造成的井口回压对悬点将产生附加的载荷。其性

质与油管内液体产生的载荷相同。上冲程中增加悬点载荷；下冲程中减小抽油杆柱载

荷。 
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)( rphhu ffpP −=                                        (3-17) 

rhhd fpP =                                            (3-18) 

式中  huP —井口回压在上冲程中造成的悬点载荷，N； 

      hdP —井口回压在下冲程中引起的悬点载荷，N； 

      hp —井口回压，Pa； 

      pf 、 rf —柱塞及抽油杆的截面积，m
2
。 

由于沉没压力和井口回压在上冲程中造成的悬点载荷方向相反，可以相互抵消一

部分，所以，在一般近似计算中可以忽略这两项。 

2)动载荷 

①惯性载荷 

抽油机运转时，驴头带着抽油杆柱和液柱做变速运动，因而产生抽油杆柱和液柱

的惯性力。如果忽略抽油杆柱和液柱的弹性影响，则可以认为抽油杆柱和液柱各点的

运动规律和悬点完全一致。所以，产生的惯性力除与抽油杆柱和液柱的质量有关外，

还与悬点加速度的大小成正比，其方向与加速度方向相反。 

抽油杆柱的惯性力 rI 为： 

A
r

r Wg
WI =                                            (3-19) 

液柱的惯性力 lI 为： 

ε= A
l

l Wg
WI                                           (3-20) 

式中  ε—考虑油管过流断面变化引起液柱加速度变化的系数。 

          
rtf

rp

ff
ff

−
−

=ε  

     tff —油管的流通断面面积。 

由图3-11可看出，悬点加速度在上、下冲程中，大小和方向是变化的。因而，作

用在悬点的惯性载荷的大小和方向也将随悬点加速度而变化。因假定向上作为坐标的

正方向，所以加速度为正时，加速度方向向上；加速度为负时，加速度方向向下。上

冲程中，前半冲程加速度为正，即加速度向上，则惯性力向下，从而增加悬点载荷；

后半冲程中加速度为负，即加速度向下，则惯性力向上，从而减小悬点载荷。在下冲

程中，情况刚刚好相反，前半冲程惯性力向上，减小悬点载荷；后半冲程惯性力向下，

将增大悬点载荷。 

如果把抽油机悬点的运动近似地用曲柄滑块机构的运动来表示，在 lr / <1/4 的条

件下，根据公式(3-11)和(3-11a)，最大加速度将发生在上、下死点处，其值为： 
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)1(2

)1(2
2

max

2
max

180

0

l
rSW

l
rSW

−ω−=

+ω=

°=φ

°=φ  

将上、下死点处的加速度值代入公式(3-19)和(3-20)便可求得抽油杆柱和液柱的

最大惯性力。 

上冲程中抽油杆柱引起的悬点最大惯性载荷 ruI 为： 

          )1(2
2

l
rS

g
WI r

ru +ω=  

)1()30(2
2

l
rNS

g
Wr +π= )1(1790

2

l
rSNWr +=                          (3-21) 

取 lr / =1/4  时， 

1440
2SNWI rru =                                          (3-21a) 

下冲程中抽油杆柱引起的悬点最大惯性载荷 rdI 为： 

)1(2
2

l
rS

g
WI r

rd −ω−= )1(1790
2

l
rSNWr −−=                           (3-22) 

上冲程中液柱引起的悬点最大惯性载荷 uI1 为： 

ε+ω= )1(2
2

l
rS

g
WI l

lu ε+= )1(1790
2

1 l
rSNW                            (3-23) 

下冲程中液柱不随悬点运动，因而没有液柱惯性载荷。 

上冲程中悬点最大惯性载荷 uI 为： 

         luruu III +=  

下冲程中悬点最大惯性载荷 dI 为： 

         rdd II =  

实际上由于抽油杆柱和液柱的弹性，抽油杆柱和液柱各点的运动与悬点的运动并

不一致。所以，上述按悬点最大加速度计算的惯性载荷将大于实际数值。在液柱中含

气比较大和冲数比较小的情况下，计算悬点最大载荷时，可忽略液柱引起的惯性载荷。 

③振动载荷 

抽油杆柱本身为一弹性体，由于抽油杆柱作变速运动和液柱载荷周期性地作用于

抽油杆柱，从而引起抽油杆柱的弹性振动，它所产生的振动载荷亦作用于悬点上。其

数值与抽油杆柱的长度、载荷变化周期及抽油机结构有关。有关振动载荷的计算问题，

将在考虑抽油杆柱弹性时最大载荷的计算方法中介绍。 

3) 摩擦载荷 

抽油机工作时，作用在悬点上的摩擦载荷受以下五部分影响。 

a.抽油杆柱与油管的摩擦力：在直井内通常不超过抽油杆重量的1.5%； 

b.柱塞与衬套之间的摩擦力：当泵径不超过70mm，其值小于1717N； 

c.液柱与抽油杆柱之间的摩擦力：除与抽油杆柱的长度和运动速度有关外，主要

取决于液体的粘度； 
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d.液柱与油管之间的摩擦力：除与液流速度有关外，主要取决于液体的粘度； 

e.液体通过游动凡尔的摩擦力：除与凡尔结构有关外，主要取决于液体粘度和液

流速度。 

上冲程中作用在悬点上的摩擦载荷是受a、b及d三项影响，其方向向下，故增加悬

点载荷。下冲程中作用在悬点上的摩擦载荷是受a、b、c及e四项影响，其方向向上，

故减小悬点载荷。 

在直井中，无论稠油还是稀油，油管与抽油杆柱、柱塞与衬套之间的摩擦力数值

都不大，均可忽略。但在稠油井内，液体摩擦所引起的摩擦载荷则是不可忽略的。为

了便于研究我国高粘度抽油井的生产特点，下面就与液体摩擦有关的摩擦载荷计算方

法做一简介。 

①抽油杆柱与液柱之间的摩擦力 

抽油杆柱与液柱间的摩擦发生在下冲程，摩擦力方向向上，是稠油井内抽油杆下

行遇阻的主要原因。阻力的大小随抽油杆柱的下行速度而变化，其最大值可由下面的

近似公式来确定。 

max22

2

]
)1(ln)1(

1[2 V
mmm

mLFrl −−+
−πµ=                            (3-24) 

式中  rlF —抽油杆柱与液柱之间的摩擦力，N； 

      L—抽油杆柱长度，m； 

      µ—井内液体粘度，Pa·s； 

      m—油管内径与抽油杆直径比，
r

t

d
dm= ； 

      td —油管内径； 

      rd —抽油杆直径； 

      maxV —抽油杆柱最大下行速度，m/s。 

maxV 可按悬点最大运动速度来计算，计算时采用下面的近似公式(把悬点看做简谐

运动) 

          602max
SNSV π=ω=  

式中  ω—曲柄角速度, 60
2 Nπ=ω 。 

由公式(3-24)看出，决定 rlF 的主要因素是井内液体的粘度及抽油杆柱的运动速度。

所以，在抽汲高粘度液体时，不能采用快速抽汲方式，否则将因下行阻力过大抽油杆

柱无法正常下行。上述 rlF 的计算中尚未考虑抽油杆接箍的附加阻力，通常采用实验资

料确定附加阻力。 

②液柱与油管间的摩擦力 

上冲程时，游动凡尔关闭，油管内的液柱随抽油杆柱和柱塞上行，液柱与油管间

发生相对运动而引起的摩擦力的方向向下，故增大悬点载荷。根据高粘度抽油井现场
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资料(示功图)的分析，下冲程液柱与抽油杆柱间的摩擦力 rlF 约为上冲程中油管与液柱

间摩擦力 rlF 的1.3倍。因此，可根据由式(3-24)计算得的 rlF 来估算 tlF 即： 

3.1
rl

tl
FF =                                              (3-25) 

如果按作用在柱塞上的液体压力计算液柱载荷时，已经考虑抽汲液体在油管中的

流动阻力，则不单独计算 tlF 。 

③液体通过游动凡尔产生的阻力 

在高粘度大产量井内，液体通过游动凡尔产生的阻力往往是造成抽油杆柱下部弯

曲的主要原因，对悬点载荷也会造成不可忽略的影响。 

液流通过游动凡尔时产生压头损失可由下式计算： 

g
V

f
f

g
Vh p

o

pf

2
1

2
1 2

2

2

2

2

2 ξ
=

ξ
=                                    (3-26) 

式中  h—压头损失，m； 

      fV —液体通过凡尔孔的流速，m/s； 

      g—重力加速度，m/s
2
； 

      pf —柱塞载面积，m
2
； 

      of —凡尔孔截面积，m
2
； 

      pV —柱塞运动速度，m/s； 

      ξ—由实验确定的凡尔流量系数，对于常用的标准型凡尔可查图3-12。 

 

 

图3-12  标准型凡尔的流量系数 

图中  
ν

= foVdNRe  

式中  ReN —雷诺数； 

      od —凡尔孔径，m； 
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      fV —液流速度，m/s； 

      ν—液体运动粘度，m
2
/s。 

在抽汲过程中，通过凡尔的液流速度随柱塞运动速度而变。如果把柱塞运动速度

看作简谐运动，即： 

          tStVp ωω= sin2)(  

则柱塞最大运动速度为： 

          ω= 2
SVp  

式中  S—光杆冲程，不考虑抽油杆柱的弹性变形时，即为柱塞冲程； 

      ω—曲柄角速度， 30
Nπ=ω 。 

将 pV 代入式(3-26)，得： 

g
SN

f
fh

o

p
2

2

2

2
)(1

729
1

ξ=                                      (3-27) 

由于液流通过游动凡尔的压头损失而产生的柱塞下行阻力为： 

ghfF plv ρ= 2
2

3

22 )(1029.7
1 SN

f
f

o

pl

ξ
ρ

×
=                            (3-28) 

式中  vF —液面通过游动凡尔所产生的柱塞下行阻力，N； 

      lρ —液体密度，kg/m
3
。 

      其余符号同前。 

4) 抽油过程中产生的其它载荷 

一般情况下，抽油杆柱载荷、作用在柱塞上的液柱载荷及惯性载荷是构成悬点载

荷的三项基本载荷。在稠油井内的摩擦载荷及大沉没度的井沉没压力对载荷的影响都

是不可忽略的。 

除上述各种载荷外，在抽油进程中尚有其它一些载荷，如在低沉没度井内，由于

泵的充满程度差，会发生柱塞与泵内液面的撞击，将产生较大冲击载荷，从而影响悬

点载荷。各种原因产生的撞击，虽然可能会造成很大的悬点载荷，是抽油中的不利因

素，但在进行设计计算时尚无法预计。故在计算悬点载荷时都不考虑。 

(2)悬点最大和最小载荷 

1)计算悬点最大和最小载荷的一般公式 

根据前面对悬点所承受的各种载荷的分析，抽油机工作时，上、下冲程中悬点载

荷的组成是不同的。最大载荷将发生在上冲程，最小载荷发生在下冲程中，其值如下： 

ivuhuulr PPFPIWWP −+++++=max                             (3-29) 
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vdhddr PFPIWP −−−+′=min                                  (3-30) 

式中  maxP 、 minP —悬点最大和最小载荷； 

       rW 、 rW ′ —上、下冲程中作用在悬点上的抽油杆柱载荷； 

           lW —作用在柱塞上的液柱载荷； 

      huP 、 hdP —上、下冲程中井口回压造成的悬点载荷； 

      uF 、 dF —上、下冲程中的最大摩擦载荷； 

          vP—振动载荷； 

          iP —上冲程中吸入压力作用在活塞上产生的载荷。 

如前所述，在下泵深度及沉没度不很大，井口回压及冲数不甚高的稀油直井内，

在计算最大和最小载荷时，通常可以忽略 vP、 F、 iP、 hP 及液柱惯性载荷。此时，根

据公式(3-29)、(3-12)、(3-14)、及(3-21)可得： 

         )1(1790))((
2

max

l
rSNWgLffLq

IWWP
r

lrpr

rulr

++ρ−+=
++=

 

展开上式，并令： 

         gLfW
gLfLqW

lpl

lrrr

ρ=′
ρ−=′ )(

 

则       )1(1790
2

max l
rSNWWWP r

lr +++=  

)1(1790
2

l
rSNWWW r

lr ++′+′=                                  (3-31) 

如果取 4/1/ =lr ，则 

1440
2

max
SNWWWP r

lr +′+′=                                     (3-31a) 

根据公式(3-30)、(3-13)及(3-22)可得： 

         rdr IWP +′=min  

)1(1790
2

l
rSNWLgq rr −−′=                                   (3-32) 

2)考虑抽油杆柱弹性时悬点最大载荷的计算 

前面在考虑抽油杆柱的动载荷时，忽略了抽油杆柱的弹性，把它当作刚体来计算

其惯性力。实际上，抽油杆柱是弹性体，在抽油过程中必然会发生不同程度的弹性振

动。下面介绍考虑抽油杆柱弹性时计算其动载荷的一种简化的理论方法。 

抽油机从上冲程开始到液柱载荷加载完毕(即所谓“初变形期”)之后，抽油杆柱

带着活塞随悬点做变速运动。在此过程中，除了液柱和抽油杆柱产生的静载荷之外，

还会在抽油杆柱上引起动载荷。这种动载荷可以认为由两部分组成：初变形期末抽油

杆柱运动引起的自由纵振产生的振动载荷和抽油杆柱做变速运动所产生的惯性载荷。

由于抽汲液体一般都具有较大的弹性，而且液柱质量并没有集中作用在柱塞上；另外，

根据实测井下泵的示功图及利用实测光杆载荷由计算机计算得到的井下泵的示功图表



 101 

明：除大泵、高含水、浅井外，液柱一般都不会在柱塞上(即抽油杆下端)产生明显的

动载荷。因此，下面讨论中忽略了液柱对抽油杆柱动载荷的影响。 

①抽油杆柱自由纵振产生的振动载荷 

在初变形期末激发起的抽油杆的纵向振动可用下面的微分方程为描述 

2

2
2

2

2

x
uat

u
∂
∂=

∂
∂

                                         (3-33) 

式中  u—抽油杆柱任一截面的弹性位移(方向向上)； 

      x—自悬点到抽油杆柱任意截面的距离(方向向下)； 

      a—弹性波在抽油杆柱中的传播速度，等于抽油杆中的声速； 

      t—从初变形期算起的时间。 

如果坐标原点选在悬点上，该问题便成为求解一端固定、一端自由的细长杆的自

由纵振问题。 

初始条件 ;00 ==tu   L
xVt

u
t

−=∂
∂

=0
 

边界条件 ;00==xu    0=
∂
∂

=Lxx
u

 

 式中  V —初变形期末抽油杆柱下端(柱塞)对悬点的相对运动速度(油管下端固

定时，为初变形期末的悬点运动速度)； 

      L—抽油杆柱的长度 

用分离变量法在上述初始和边界条件下获得方程的解为： 

L
xntnn

Vtxu n

n

n

π+ω+
+

−
πω

−= ∑
∞

= 2
12sin)12sin()12(

)1(8),( 0
0

2
0

                 (3-34) 

式中  0ω —自由振动的圆频率, L
a

20
π=ω 。 

抽油杆柱的自由纵振在悬点上引起的振动载荷 vF 为： 

          0=∂
∂−= xrv x

uEfF  

tnna
VEf n

n

r
02

0
2 )12sin()12(

)1(8
ω+

+
−

π
= ∑

∞

=

                          (3-35) 

式中  rf —抽油杆截面积； 

      E—钢的弹性模量。 

由上式可看出，悬点的的振动载荷是 t0ω 的周期函数，周期为 π2 。 )( 0tfFv ω=  随 t0ω

的变化如图3-13所示。 

由上述可知，初变形期末激发的抽油杆柱的自由纵振在悬点引起的振动载荷的振

幅(即振动载荷的最大值)为： 

Va
EfF r

v =max                                             (3-36) 
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最大振动载荷发生在处 ......2
5,20 ππ=ω t ，实际上由于存在阻尼，振动将会随时间衰减，

故最大振动载荷发生在 20
π=ω t 处，即  

a
Ltm =

ω
π=

02                                           (3-37) 

 式中  mt —出现最大振动载荷的时间。 

②抽油杆柱的惯性载荷 

初变形期之后抽油杆柱随悬点做变速运动，必

然会由于强迫运动而在抽油杆柱内产生附加的动

载荷。为了使问题简化，把强迫运动产生的动载荷

只考虑为抽油杆柱随悬点做加速度运动而产生的

惯性载荷。惯性载荷的大小取决于抽油杆柱的质

量、悬点加速度及其在杆柱上的分布。悬点加速度

的变化决定于抽油机的几何结构。实际抽油机的悬

点运动规律接近于简谐运动，一般国产抽油机上、

下冲程悬点运动不对称，而上冲程较接近于简谐运动。因此，可近似地把悬点运动看

做为简谐运动。这样，就可根据下面介绍的方法来确定抽油杆柱的惯性载荷。 

简化为简谐运动时，悬点加速度为： 

tSa ′ωω= cos2
2

0                                        (3-38) 

式中  0a —悬点加速度； 

      S—冲程； 

      ω—曲柄角速度； 

      t′—从上冲程开始算起的时间。 

抽油杆柱距悬点 x处的加速度 xa 为： 

)(cos2
2

a
xtSax −′ωω=                                     (3-39) 

式中  a—应力波在抽油杆柱中的传播速度。 

在 x处单元体上的惯性力 idF将为： 

       dx
a
xtSqdF r

i )(cos
2

2 −′= ωω                             (3-40) 

式中  rq —单位长度抽油杆柱的质量，kg/m。 

对式(3-40)进行积分就可得任一时间作用在整个抽油杆柱L上的总惯性力 iF： 

 

图 3-13 vF 随 t0ω 的变化 
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          dx
a
xtSqF rL

i )(cos
2

2

0
−′= ∫ ω

ω
 

            



 −′ω−′ωω= )(sinsin2 a

Ltts
a

Ef r                            (3-41) 

由式(3-41)看出：抽油杆柱的惯性力并不正比于加速度的瞬时值，而是正比于在 a
L

期间悬点速度的增量。当 a
Lt 22

ω+π<′ω 时，抽油杆柱的惯性力随 t ′而减小；当 a
Lt 22

ω+π=′ω 时，

抽油杆柱的惯性力等于零；当 a
Lt 22

ω+π>′ω 时，惯性力改变方向，其绝对值随 t ′增大。 

③悬点最大载荷 

初变形期后，悬点载荷P是抽油杆柱载荷、液柱载荷、及惯性载荷叠加而成，即 

     ivlr FFWWP ++′+′=  

tnna
VEfWW

n

n

r
lr 02

0
2 )12sin()12(

)1(8
ω+

+
−

π
+′+′= ∑

∞

=

)](sin)([sin2 00 a
LttttS

a
Ef r −+ω−+ωω+   (3-42) 

式中  0t —初变形期经历的时间， ttt +=′ 0 。 

如前所述， rW ′、 lW ′不随时间变化， vF 随时间周期性变化 iF在 a
Ltt 22)( 0

ω+π<+ω 时随t

而减小。取最大振动载荷出现的时间 a
Ltm = 为悬点出现最大载荷的时间。将 mtt = 代入式

(3-42)就可得到计算悬点最大载荷 maxP 的公式： 

]sin)([sin2 00max ta
LtS

a
EfVa

EfWWP rr
lr ω−+ωω×++′+′=                  (3-43) 

a.油管下端固定 

在油管下端固定的情况下，初变形期末柱塞对悬点的相对运动速度等于悬点运动

速度，即  

rr
sVV λλ αω== sin2                                       (3-44) 

式中  rVλ —油管下端固定时，初变形期末的悬点速度； 

      rλα —油管下端固定时，初变形期末的曲柄转角， 0tr ω=αλ 。 

将式(3-44)代入式(3-43)可得油管下端固定时悬点最大载荷的计算公式： 

)sin(2max a
LS

a
EfWWP r

r
lr

ω+αω+′+′= λ                           (3-43a) 

由于油管下端锚定时初变形期末悬点位移等于抽油杆柱在液柱载荷作用下的静伸

长 rλ ， 

故 

)cos1(2 rr
S

λα−=λ                                       (3-45) 

则 
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)21(cos 1

S
r

r
λ−=α −

λ                                     (3-45a) 

考虑到下冲程末由于杆柱的惯性载荷，使抽油杆已经预先加载，初变形期使抽油

杆伸长的力为( ioFW −′1 ) 。根据虎克定律： 

r

il
r Ef

LFW )( 0−′=λ                                      (3-46a) 

式中  ioF —上冲程开始时( 0=′t )抽油杆柱的惯性力，由式(3-41)得： 

)sin(2 a
LS

a
EfF r

io ωω=                                   (3-41a) 

b.油管下端未固定 

在油管下端未固定的情况下，由于初变形期油管和抽油杆柱都处于变形过程之中，

从而延缓了加载过程，延长了初变形期经历的时间。初变形期末悬点位移等于抽油杆

柱和油管静变形之和，即 

          )cos1(2 λα−=λ+λ=λ S
rt  

则:       )21(cos 1

S
λ−=α −

λ                                      (3-45b) 

          
t

l
r Ef

LW ′+λ=λ  

式中  tλ —油管在液柱载荷作用下的静伸长； 

      λα —油管下端未固定时，初变形期末的曲柄转角； 

      tf —油管金属部分的截面积。 

油管下端未固定时，初变形期末悬点运动速度： 

          λλ αω= sin2
SV  

油管下端未固定时，初变形期末柱塞对悬点的相对运动速度将小于悬点运动速度，

并且 

λαωψ=ψ= λ sin2. SVV                                     (3-47) 

式中  ψ—变形分布系数，
tr

r

ff
f
+

=ψ  

令 λα=ω 0t ，连同式(3-47)代入式(3-44)就得到油管下端未固定时计算最大载荷的

公式： 





 αψ−−ω+αω+′+′= λλ sin)1()sin(2max a

LS
a

EfWWP r
lr                  (3-43b) 

对比公式(3-43a)和(3-43b)可以看出，油管下端未固定时，计算最大载荷的公式

要比下端固定时的公式复杂些。为了简化计算，油管下端未固定时，亦可采用公式

(3-43a)来进行近似计算。一般情况下，两个公式计算得到的动载荷之差不超过10％,
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而最大载荷之差则小于3%，所以，油管下端未固定时，也可采用计算简便公式(3-43a)

来计算最大载荷。 

3)计算悬点最大载荷的其它公式 

抽油杆在井下工作时，受力情况是相当复杂的，所有用来计算悬点最大载荷的公

式都只能得到近似的结果。现将国内外所用的一些比较简便的公式列在下面，供计算

时参考。 

公式I       ( ) 





 +′+= 1371max

SNWWP lr
I  

公式II      ( ) 





 +′+= 17901

2

max
SNWWP lr

II  

公式III     )]1(1790[
2

max l
rSNbWWP rl

III +++′=  

公式IV     )17901(
2

max
SNWWP rl

IV ++=  

公式V      )17901)((
2

max
SNWWP lr

V ++=  

公式I可用于一般井深及低冲数油井。 

公式III是我们前面所推导出的式(3-31)的另一种表达形式，本质上是完全相同

的。 

公式II、IV和V都是把悬点运动简化为简谐运动，取 lr / =0。公式IV只考虑了抽油杆

产生的惯性载荷，公式II和V同时考虑了抽油杆柱和液柱的惯性载荷。考虑到摩擦力的

影响，在公式II和I中的液柱载荷采用 lW ′ (即作用在柱塞整个截面积上的液柱载荷)，而

公式V中采用 lW (即作用在柱塞环形面积 rp ff − 上的液柱载荷)。所以，公式V的计算结果

较公式II小。采用哪种公式应根据本油田的具体情况，通过与实测结果的对比来选用。 

 

3.3  抽油机平衡、扭矩与功率计算 

3.3.1  抽油机平衡计算 

如果抽油机没有平衡块，当电动机带动抽油机运转时，由于上冲程中悬点承受着

最大载荷，所以电动机必须做很大的功才能使驴头上行；而下冲程中，抽油杆在其自

重作用下克服浮力下行，这时电动机不仅不需要对外做功，反而接受外来的能量做负

功。这就造成了抽油机在上下冲程中的不平衡。 

不平衡造成的后果是：a.上冲程中电动机承受着极大的负荷，下冲程中抽油机反

而带着电动机运转，从而造成功率的浪费，降低电动机的效率和寿命；b.由于负荷极

不均匀，会使抽油机发生激烈振动，而影响抽油装置的寿命；c.会破坏曲柄旋转速度

的均匀性，而影响抽油杆和泵的正常工作。因此，抽油机必须采用平衡装置。 
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(1)平衡原理 

抽油机之所以不平衡，是因为上下冲程中悬点载荷不同，造成电动机在上下冲程

中所做的功不相等。要使抽油机在平衡条件下运转，就应使电动机在上下冲程中都做

正功；在下冲程中把能量储存起来；在上冲程中利用储存的能量来帮助电动机做功。

下面我们用一个最简单的机械平衡方式，来说明这种可能性和达到平衡的基本条件。 

在抽油机后梁上加一重物，在下冲程中让抽油杆自重和电动机一起对重物做功，

则 

mddw AAA +=  

式中  wA —下冲程中抽油杆自重和马达对重物所做的功，即重物储存的功； 

     dA —抽油杆柱对重物所做的功，即悬点在下冲程中做的功； 

     mdA —电动机在下冲程中对重物做的功，即电动机在下冲程中做的功。 

由上式可得 

          dwmd AAA −=  

在上冲程中，将重物储存的能量释放出来和电动机一起对悬点做功，则 

          wumumuwu AAAAAA −=+= ,  

式中  uA —上冲程悬点做的功； 

     muA —上冲程电动机做的功。 

要使抽油机平衡，应该让电动机在上下冲程中做的功相等，即 

          mumd AA =  

所以，    wudw AAAA −=−  

为了达到平衡，在下冲程需要对重物作的功和上冲程中需要重物释放的能量为： 

2
du

w
AAA +=                                          (3-48) 

上式说明：为了使抽油机平衡运转，在下冲程中需要储存的能量应该是悬点在上

下冲程中所做功之和的一半。式(3-48)是进行平衡计算的基本公式。 

(2)平衡方式 

为了把下冲程中抽油杆自重做的功和电动机输出的能量储存起来，可以采用不同

的平衡方式。目前采用的有气动平衡和机械平衡。 

1)气动平衡 

下冲程中通过游梁带动的活塞压缩气包中的气体，把下冲程中作的功储存成为气

体的压缩能。 

上冲程中被压缩的气体膨胀，将储存的压缩能转换成膨胀能帮助电动机做功。 

气动平衡多用于大型抽油机。这种平衡方式不仅可以大量节约钢材，而且可以改
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善抽油机的受力情况，但平衡系统的加工制造质量要求高。 

2)机械平衡 

在下冲程中，以增加平衡重块的位能来储存能量；在上冲程中平衡重降低位能，

来帮助电动机作功。机械平衡有三种方式。 

①游梁平衡：在游梁尾部加平衡重，适用于小型抽油机。 

②曲柄平衡(旋转平衡)：平衡重加在曲柄上。这种平衡方式便于调节平衡，并且

可避免在游梁上造成过大的惯性力，适用于大型抽油机。 

③复合平衡(混合平衡)：在游梁尾部和曲柄上都有平衡重，是上述两种方式的组

合，多用于中型抽油机。 

(3)平衡计算 

由公式(3-48)可知抽油机平衡条件是在一个抽汲循环中，重物在下冲程中储存的

能量或上冲程中帮助电动机所做的功，应等于上冲程和下冲程悬点做功之和的一半。 

上冲程中悬点所做的功： 

          SWWA ru )( 1′+′=  

下冲程中悬点所做的功:   

          SWA rd ′=  

由于惯性载荷在上冲程和下冲程中所做

的总功等于零，所以在 uA 和 dA 中没有考虑惯性

力。 

将 uA 及 dA 代入式(3-48)得： 

( ) SWWSWSWW

AAA

l
r

rlr

du
w

)2(2

2
′+′=

′+′+′=

+=
    (3-49) 

下面就来讨论在不同平衡方式下，采用多大的平衡力才能使下冲程中存储的能量，

或上冲程中平衡重所做的功等于 SWW lr )2( ′+′ 。 

1)复合平衡 

如图 3-14 所示。达到平衡所需要的平衡半径公式: 

( )
cb

c
c

cb

b

cb

uc

cb
lr W

WRrW
W

b
c

W
X

b
c

W
r

b
aWWR −−−′+′=                        (3-50) 

或  ( ) ( )
cb

c
c

cb
buc

cb
lr W

WRW
r

b
cWXW

r
b
aWWR −+−′+′=                       (3-50a) 

式中  R—曲柄平衡块重心到曲柄轴的距离，称平衡半径； 

      cbW —曲柄平衡块总重； 

 

图 3-14  复合平衡 
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      cR —曲柄本身的重心到曲柄之距离； 

      cW —曲柄自重(两块)； 

       r—曲柄销至曲柄之距离，称曲柄半径，取决于采用的悬点冲程； 

     ubX —抽油机本身的不平衡值，是折算到尾轴承处的附加平衡力。 

      bW —游梁平衡块重. 

2)曲柄平衡 

如图 3-15 所示。达到平衡所需要的平衡半径的计算公式： 

( )
cb

c
c

cb

ub

cb
lr W

WRW
XrW

r
b
aWWR −−′+′= 2/                            (3-51) 

曲柄平衡通常是通过改变平衡半径 R来调节平衡。 

3)游梁平衡 

如图 3-16 所示。达到平衡所需要的游梁平衡块重: 

     ucrb X
c
aWWW −

′
+′= )

2
( 1                                   (3-52a) 

式中  ucX —抽油杆本身的不平衡值，是折算到游梁平衡块重心位置的附加平衡

力，可查生产厂提供的说明书。 

上面介绍的只是以上、下冲程中电动机做的功相等作为平衡标准进行计算的方法。

在实际工作中都不便于按此标准检验和调整平衡。为此，在检验和调整平衡时，大多

采用上、下冲程的扭矩或电流峰值相等作为平衡条件。 

 

   

图 3-15  曲柄平衡                    图 3-16  游梁平衡 

 

(4)抽油机平衡检验方法 
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工作时始终处于平衡状态的抽油机是没有的。因为生产过程中油层情况、油井情

况及油井工作制度的改变都会破坏抽油机原来的平衡。因而在油井生产过程中要定期

检查和及时调整抽油机的平衡。通常采用两种方法来检验抽油机的平衡。 

1)测量驴头上、下冲程的时间 

抽油机在平衡条件下工作时上冲程和下冲程所用的时间是相同的。如果上冲程快，

下冲程慢，说明平衡过量，则应减小平衡重或平衡半径 R；反之，则应增加平衡重或
平衡半径。 

2)测量上、下冲程中的电流 

抽油机在平衡条件下工作时上、下冲程的电流峰值应相等。如果上冲程的电流峰

值大于下冲程的电流峰值（ du II > ），说明平衡不够，应增加平衡重量或增大平衡半径

R；反之，则应减小平衡重量或平衡半径 R。 

 

3.3.2  曲柄轴扭矩计算及分析 

抽油机工作时，由悬点载荷及平衡重在曲柄轴(减速箱输出轴)上造成的扭矩与电

动机输给曲柄的扭矩相平衡。因此，通过悬点载荷及平衡来计算曲柄轴扭矩，不仅可

以检查减速箱是否在超扭矩条件下工作，而且可以用来检查和计算电动机功率及功率

利用情况。 

一定型号的抽油机所配减速箱都有允许的最大扭矩。在一定条件下它既限制着油

井生产时所采用的最大抽油参数( pf 、 S 、 N及 pL )，同时又限制着为了保证大参数生

产所需要的电动机功率。在生产中既不能只看悬点最大载荷，而任意采用大参数生产，

也不能单纯根据大参数抽汲的需要，而随意使用大功率电动机。例如，对于5型抽油机，

一般选用的电动机功率最大不要超过20～22千瓦，如果选用28或30千瓦的电动机，则

会出现两种情况：一是电动机过大，而功率利用不充分(电动机效率和功率因素都低)；

或者电动机在满载条件下工作，但抽油机必然在超载荷或超扭矩的条件下工作。因此，

了解抽油机运转过程中产生的最大扭矩是分析抽油设备工作状况的一项重要内容。 

(1)计算扭矩的基本公式 

抽油过程中减速箱输出轴(曲柄轴)的扭矩M等于曲柄半径与作用在曲柄销处的切

线力T的乘积，即 

rTM =                                              (3-53) 

只要确定出曲柄销处的切线力T就可算出曲柄轴扭矩M。复合平衡抽油机曲柄销所

受的力如图3-17所示。图中， pF 为曲柄销所受的连杆拉力(与连杆力大小相等方向相

反)； cW ′为折算至曲柄半径 r处的平衡重： 

r
RWRWW cccb

c
+=′                                       (3-54) 
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式中  cbW —曲柄平衡块总重； 

      cW —曲柄重； 

      R—曲柄平衡半径，即从曲柄轴心至平衡块重心之距离； 

      cR —曲柄重心半径，即曲柄轴心至曲柄重心之距离。 

对曲柄轴中心 O′取力矩平衡可得： 

           α=φ′+ sinsin rFrWTr pc  

由上式解得 

φ′−α= sinsin cp WFT                                     (3-55) 

ψ

 

图3-17  抽油机几何尺寸与曲销受力图 

 

将式(3-55)代入式(3-53)就可求得复合平衡抽油机的扭矩计算公式： 

)](cos[ g
a

a
cWb

cPb
aM A

bcom −θ−= φ′−
β
α sinsin

sin rWr
c                    (3-56) 

式中  P—悬点载荷； 

      ba、 —游梁前臂和后臂的长度； 

      c—游梁平衡重心至游梁支点O的距离； 

      bW —游梁平衡重； 

      Aa —悬点加速度； 

      g—重力加速度； 
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      θ—从水平位算起的游梁摆角； 

      β—游梁后臂与连杆之夹角。 

曲柄平衡抽油机， bW =0，则 

φ′−
β
α= sin

sin
sin rWrP

b
aM ccr                                 (3-56a) 

游梁平衡抽油机， 0≈′cW  ，则 

β
α−θ−= sin

sin)](cos[ r
g
a

a
cWb

cPb
aM A

bwb                         (3-56b) 

上述公式从理论上来讲是计算抽油机扭矩的精确公式(其中尚未考虑抽油机的结

构不平衡、游梁连杆系统的惯性影响及传动效率)。但是，由于其中包括了与抽油机几

何特性有关的参数： βαθ 、、 及悬点加速度 Aa 。这些参数又随曲柄转角 φ而变，因此，

这些公式还难于直接用于实际计算。 

对于某一型号的抽油机，其几何尺寸是一定的，故可根据几何关系预先计算出不

同 φ角下 βα、 的值，并做适当的简化就可利用上面的公式计算扭矩。 

对于曲柄平衡的抽油机，公式(3-56a)中的第一项表示悬点载荷P在曲柄上造成的

扭矩 pM ，称油井负荷扭矩： 

Pr
b
aM p β

α=
sin
sin

                                       (3-57) 

把式(3-57)中的乘积 β
α

sin
sinr

b
a

称扭矩因数，用 TF 表示： 

β
α= sin

sinrb
aTF                                         (3-58) 

则公式(3-57)可写成 

PTFM p =                                          (3-57a) 

所以，扭矩因数也就是悬点载荷在曲柄轴上造成的扭矩 pM 与悬点载荷P的比值，

即 

            P
MTF p=  

由于 α和 β随 φ而变化，故 TF 也是 φ的函数。 

只要对各种抽油机预先计算出每种冲程下的扭矩因数 TF  ，就可以很容易利用实

测悬点载荷(示功图)由公式(3-56a)计算曲柄轴扭矩。 

公式(3-56a)中的第二项 φ′ sinrWc 表示曲柄及其平衡重在曲柄轴上造成的扭矩 cM ，

称曲柄平衡扭矩： 
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φsinrWM cc ′= φsin)( cccb RWRW +=                            (3-59) 

曲柄轴上的净扭矩M为悬点载荷P造成的扭矩 pM 与曲柄平衡重造成的扭矩 cM 之差，

即 

cp MMM −= φsinmaxcMPTF −⋅=                             (3-60) 

式中  maxcM —曲柄最大平衡扭矩，即曲柄处于水平位置 ( )°°= 27090 和φ 时曲柄平

衡重造成的扭矩 cccbc RWRWM +=max  。 

当考虑抽油机本身的结构不平衡性时，公式(3-56)可写成： 

φ
β
α

θ sin
sin
sin]cos)([ rWra

g
W

b
c

a
cB

b
aW

b
cP

b
aM cA

b
bcom ′−−+−=       (3-61) 

式中B为抽油机结构不平衡值，等于连杆与曲柄销脱开时，为了保持游梁处于水平

位置而需要加在光杆上的力。此力向下时B取正值；向上时取负值。B值可以实测，也

可以根据抽油机部件质量计算。 

由于计算扭矩的公式中考虑游梁摆角 θ的影响和游梁平衡重的惯性力矩，因而无法

直接得到用扭矩因数计算扭矩的简单公式。为了简化计算，可忽略上述两项的影响(计

算误差，一般不超过10％，扭矩峰值的误差小于5％)。 

对复合平衡抽油机： 

φsin)]([ maxcbcom MW
a
cBPTFM −+−=                           (3-61a) 

对曲柄平衡抽油机： 

φsin)( maxccr MBPTFM −−=                                (3-61b) 

对游梁平衡抽油机： 

)]([ bwb Wa
cBPTFM +−=                                  (3-61c) 

 

(2)扭矩因数计算 

对于具体型号的抽油机，只要确定不同 φ角下的 α和 β值就可利用式(3-61)计算出

每一种冲程下的扭矩因数。 

根据图3-17，对 b、 J 及连杆 L和 J 、 K及曲柄半径 r构成的两个三角形分别应用
余弦定理可得： 

bL
krrkLb

2
)cos(2

cos 0
2222

1 φφ
β

++−−+
= −

                        (3-62) 
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式中  β—游梁后臂 b与连杆 L之间的夹角( °<β 180 ，故 βsin 总为正值); 

      L—连杆有效长度(横梁轴中心到曲柄销中心的距离)； 

      k—曲柄轴中心到游梁轴中心的距离； 

      φ—观察时井口在左侧，从12点钟位置算起，曲柄按顺时针方向旋转的转

角； 

      0φ — K和12点钟位置的夹角； 

           







−
= −

GH
I

o
1tanφ  

      I —游梁轴中心到曲柄轴中心的水平距离； 

      H —游梁轴中心到底盘底部的距离； 

由上述两个三角形的角度关系可得： 

)]([360 0φφψβα +++−°=                                  (3-63) 

式中  α—连杆 L和曲柄 r之夹角，按顺时针方向算起，从 r到 L； 

      ψ— b和 L之间的夹角， ρ+κ=ψ ； 

      κ— b和 L之间的夹角， 





 β=κ −

J
Lsinsin 1 ； 

      J —曲柄销中心到游梁轴承中心之间的距离， 2/122 )cos2( β−+= LbbLJ ； 

      ρ— J 和 K之间的夹角。 





 +

= −

J
r )sin(

sin 01 φφ
ρ                                    (3-64) 

当 )( 0φφ + 在 °0 ～ ο180 时， ρ为正值， 在 °180 ～ ο360 时， ρ为负值。 

当 α在 °180 ～ ο360 时， αsin 为负值，则计算得的 TF 为负，说明此时悬点载荷造成

的扭矩改变了方向。 

 

(3)悬点位移与曲柄转角的关系 

由扭矩因数及实测悬点载荷，就可以绘制扭矩曲线，以便确定最大扭矩及进行扭

矩分析。由于实测示功图只是表示了悬点位移和载荷的关系，而绘制扭矩曲线时需要
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找到不同 φ角时的载荷。因此，需要找到位移与 φ角的关系。比较简便的方法是从下死

点算起，以冲程的百分数表示位移。 

tb

bPR
ψ−ψ
ψ−ψ=                                          (3-65) 

式中  bψ —驴头在下死点位置时的 ψ角， 

           bk
rLkb

b 2
)(cos

222
1 +−+=ψ −  

      tψ —驴头在上死点位置 ψ时的角， 

           bk
rLkb

t 2
)(cos

222
1 −−+=ψ −  

      ψ—随 φ角而变的 b和 K之间的夹角，在计算扭矩因数时已经计算出。 

已经有用来计算 TF 及 PR的计算机程序。有些抽油机制造厂在抽油机使用说明中也
提供 TF 及 PR值。由于计算机的广泛应用，已经很少采用手工来计算和绘制扭矩曲线了。
通常是利用计算机预先算出各型抽油机在不同冲程情况的扭矩因数 TF  ，存于磁盘中，

计算某口井的扭矩曲线时，只要输入不同 φ角下的悬点载荷，抽油机型号及使用的冲程、

平衡块数和平衡半径(或使用的最

大平衡扭矩)，便可用预先编好的

简便程序直接调用相应的 TF ，并
计算和绘出扭矩曲线。目前已普遍

采用抽油机井诊断仪，可同时采集

悬点的载荷和位移，从而大大地简

化了扭矩曲线的计算。图3-18为濮

1-3井的扭矩曲线。 

(4)扭矩曲线的应用 

由于悬点载荷和平衡造成的

扭矩与电动机输给曲柄轴的扭矩

相平衡。因此，扭矩曲线除了用来确定最大扭矩和检查是否超扭矩之外，还可以检查

抽油机的平衡状况和进行平衡计算，确定电动机输出的功率，检查功率利用情况及利

用均方根扭矩选择电动机功率。 

1)检查是否超扭矩及判断是否发生“背面冲突” 

由扭矩曲线可直接得到上、下冲程中的高峰扭矩值，因而，可根据减速箱允许的

最大扭矩 maxM 来检查减速箱是否超扭矩工作。 

当扭矩曲线出现负扭矩时，说明减速箱的主动轮变为从动轮。如果负扭矩值较大，

 

图 3-18  濮 1-3 井扭矩曲线 

1—净扭矩；2—油井负荷扭矩；3—曲柄平衡扭矩 
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将发生齿轮啮合面的“背面冲击”，从而降低齿轮寿命。“背面冲击”通常发生在不

平衡或轻载荷的井上。在悬点载荷突然发生很大变化时，也会出现严重“背面冲击”。 

2)判断及计算平衡 

抽油机平衡是为了使电动机的负载尽可能地达到均匀。如前所述，在抽油设计中，

一般都是以上、下冲程中电动机做的功相等作为平衡标准来计算平衡。在检验平衡和

进行调整平衡的计算时，通常是以上、下冲程高峰扭矩相等为标准，即 

          maxmax du MM =  

如果 maxmax du MM > ，则上重下轻，说明平衡不够，需要增大平衡扭矩；反之，则说

明平衡过重，需要减小平衡扭矩。复合平衡和曲柄平衡抽油机，通常采用改变平衡半

径 R的方法来调节平衡扭矩。只有在调整 R还不能满足要求的情况下，才改变平衡重
块数。 

对上、下冲程高峰扭矩不等的抽油井，为使其达到平衡，首先要计算需要的曲柄

最大平衡扭矩： 

du

bddbuu

c

wa
cBPTFwa

cBPTF
M

φ−φ

+−−+−
= sinsin

)]([)]([
max                  (3-66) 

式中  uφ 、 dφ —上、下冲程高峰扭矩所对应的曲柄转角； 

     uP、 dP —与 uφ 和 dφ 对应的悬点载荷； 

     uTF 、 dTF —与 uφ 和 dφ 相对应的扭矩因数； 

相应的平衡半径为： 

cb

ccc

W
RWMR −= max                                       (3-66a) 

为了简化计算，可根据上、下冲程中扭矩曲线峰值差来计算平衡半径的调整值 ∆R： 

)sin(sin
maxmax

ducb

du

W
MMR

φ−φ
−=∆                                   (3-66b) 

∆

R∆ 为正时，将平衡块位置向外移动；为负时，则向内移动。 

将上述计算结果代入扭矩计算公式，就可计算出调整后，在平衡条件下的扭矩曲

线。应该注意，当上、下冲程的高峰扭矩差别很大时，按上述方法调整后的扭矩高峰

位置可能发生改变，从而不能保证调后上、下冲程的高峰扭矩完全相等。这只保证在

原有峰值位置上的扭矩相等。此时，为了使其完全相等，可根据新的曲线峰值重新进

行计算。 

在实际生产中，油井情况的某些变化都会改变抽油井的平衡状况，不可能经常保

持上、下冲程扭矩峰值完全相等。那么，上、下冲程扭矩峰值差在多大范围内，抽油

机仍能保持良好的平衡状况，而不需要调整平衡呢？对实际油井调整平衡前后的扭矩
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曲线的统计分析结果表明：只要 8.0≥
大

小

M
M

，抽油机就能保持良好的平衡状况，尽管

maxmax du MM ≠ ，但不需要调整平衡。计算结果表明，在此情况下继续调平衡将没有多大实

际意义。 大M 和 小M 分别为 maxuM 和 maxdM 中的较大小者和较小者。在实际工作中只要

8.0/ ≥大小 MM 就可以认为抽油机是平衡的。 

3)功率分析 

减速箱输出的瞬时功率等于瞬时扭矩与曲柄角速度的乘积，即 

ωφ=φ )()( MN                                         (3-67) 

一个冲程中的平均功率即为： 

          ∫
π

φφπ=
2

0
)(2

1 dNNr ∫
π

φωφπ=
2

0
)(2

1 dM                            (3-68) 

根据式(3-68)就可利用扭矩曲线求得减速箱的平均输出功率。由于根据悬点载荷

计算扭矩时，忽略了从悬点到曲柄的传动效率。所以，根据扭矩曲线得到的功率也就

是光杆功率。 

如果将用式(3-68)计算的功率除以抽油机效率(从悬点到电动机轴的传动效率)就

可得到电动机输出的平均功率。如果测得给电动机输入的功率还可进一步算得电动机

效率。所以，用扭矩曲线进行功率分析是对整个抽油装置进行功率和效率分析的重要

组成部分。80 年代以来，与计算机诊断技术相配合，已形成了一整套功率测试和计算

机分析系统。 

(5)最大扭矩计算公式 

虽然扭矩曲线是目前用来确定扭矩的最准确的方法，但绘制扭矩曲线计算比较繁

杂。在选择抽油设备和预测新抽汲参数下的最大扭矩时，通常因不能预先测得示功图

(或悬点载荷)，也就无法绘制扭矩曲线。因此，在抽油技术设计和一般分析中大多采

用直接计算的方法。下面就分别介绍两种比较常用的计算公式。 

1)计算最大扭矩的近似公式 

)(4 minmaxmax PPSM I −=                                     (3-69) 

式中  minmax PP 、 —悬点最大和最小载荷。 

该式是把抽油机悬点运动简化为简谐运动(即r/b=1, lr / =0)，并忽略抽油机系统的

惯性和游梁摆角的影响，并认为最大峰值扭矩发生在曲柄转角为 °90  时得出的近似公

式。在这些简化条件下，利用公式(3-56)就可得到： 

          φ′−φ−= sinsin])([ rb WrWb
cBPb

aM  

因为， a
bSr .2= 和 rRWRWW cccbc /)( +=′ ，代入上式，并加以整理，则得 
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          φ+++−= sin)]([2 r
WRRW

a
bWa

cBPSM cccb
b  

令        rRWRWa
bWa

cBC cccbbe /)( +++=                             (3-70) 

则       φ−= sin)(2 eCPSM                                       (3-71) 

式(3-70)计算出的 eC 值实际上是抽油机结构不平衡及平衡重在悬点产生的平衡

力。它表示了被实际平衡掉的悬点载荷值。因此称为有效平衡值。 

为了保持抽油机在平衡条件下工作 ，必须通过调整平衡半径或平衡重，使 eC 值等

于悬点最大、最小载荷之和的二分之一，即 

2/)( minmax PPCer +=                                      (3-70a) 

erC 是保持抽油机平衡所需要的有效平衡值。在平衡条件下， eer CC = 。 

一般可近似地认为，最大扭矩与最大载荷出现在同一曲柄位置。由式(3-71)看出，

当 °=φ 90 或 °270  并且不考虑悬点载荷 P的变化时，M 值为最大。所以，将 maxPP = 及 1sin =φ

和式(3-70a)代入式(3-71)后，可得 

          )(2 maxmax eI CPSM −= )(4 minmax PPS −=  

2)计算最大扭矩的经验公式 

)(236.0300 minmaxmax PPSSM II −+=                             (3-72) 

式中均采用N、m单位。  

该式是苏联拉玛扎诺夫(P.A.PAMA3AHOB)于1957年提出来的。它是根据类似于式

(3-69)的近似公式和拉比诺维奇(А.М.РАБИНОВИЧ)的精确公式，利用一批

实测示功图，分别计算了曲柄销处的切线力后，进行回归分析所得的公式。 

国内外的实践都证明用上述两个公式计算的结果普遍偏低。我们用80条扭矩曲线

的峰值进行对比的结果表明：约有50％多的计算结果比曲线峰值低10％以上；最大偏

差接近-50％，平均偏差约为11.0％。苏联文献中也指出，拉玛扎诺夫公式，对56 mm

以上的泵，其结果可能偏低20～25％。美国在使用近似公式时，往往乘以1.05作为运

动修正系数。由于上述公式计算十分简便，在国外还没有同样简便而又更精确的公式

来代替，所以，目前国外还在使用这些公式。我们根据国内油井扭矩曲线的峰值，也

建立了类似的经验公式： 

)(202.01800 minmaxmax PPSSM III −+=                            (3-73) 

式中均采用N、m单位。初步检验的结果表明，式(3-73)要比式(3-71)和(3-72)准

确。但还有待于在试用中用更广泛的资料进行检验和完善。 

 

3.3.3 电动机选择和功率计算 
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虽然国外有些油田用天然气发动机作抽油机动力，但大多数抽油井则以电动机作

为动力。因此，在抽油井较多的油田上，用于抽油的电能消耗量很大。抽油装置的电

动机的选择，一方面关系到电能的利用效率；另一方面将关系到能否充分发挥抽油设

备和油层生产能力的问题。 

游梁式抽油装置的特点是： 

a.负荷是脉冲的，而且变化大； 

b.启动条件困难，要求有大的启动转矩； 

c.所用的电动机功率不太大，一般不超过60千瓦，小的只有几千瓦，但总的数量

大； 

d.在露天工作，要求电动机维护简单、工作可靠。 

所以，抽油机所用电动机都是封闭式鼠笼型异步电动机。它的构造简单、坚固、

易于维修。目前国产抽油机所选配的电动机大多是高起动转矩系列的三相异步封闭式

鼠笼型电动机。 

电动机的选择除了确定适合于抽油机工作特点的类型之外，还要确定适合各型抽

油机工作能力的电动机的容量(即功率)。 

电动机功率与传到减速箱从动轴(曲柄轴)上的扭矩的关系式为： 

m

rr

n
iN

n
NM η=η= 95499549                                 (3-74) 

式中  M —传至曲柄轴上的扭矩， N.m； 

      rN —电动机功率，kW； 

      n—曲柄轴转数(冲数)，rpm； 

      η—传动效率， 21 η×η=η ， 

      1η —皮带转动效率； 

      2η —减速箱传动效率；  

      mn —电动机转数，rpm； 

      i—总传动比， 21 iii ×= ， 1i —减速箱传动比， dDi /2 = ； 

      D—减速箱皮带轮直径； 

      d—电动机皮带轮直径。 

由式(3-74)就可得到根据曲柄轴上的扭矩确定所需要的电动机功率的计算公式： 

η
= 9549

MnNr                                           (3-75) 

由式(3-75)看出：抽油机工作时，实际在曲柄轴上所产生的扭矩和冲数决定着需

要的电动机功率。但是曲柄扭矩在整个工作过程中是变化的，而只在上、下冲程的某

一瞬时达到最大值。 

在变负荷条件下，电动机的选择就不能根据瞬时最大扭矩来计算。否则电动机在
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大部分时间不能满载工作，其效率和功率因数都不高，电能的利用就不充分。在变负

荷条件下，电动机选择的一般方法是根据负载电流或扭矩的变化规律，按均方根求出

等值电流或等值扭矩来计算，则： 

η9549
NMN e

r =                                          (3-75a) 

式中  rN —需要的电动机功率(即需要选用的电动机额定功率)，kW； 

      N—冲数，spm； 

      η—传动效率，小数； 

      eM —曲柄轴上的等值扭矩。 

所谓等值扭矩，就是用一个不变化的固定扭矩代替变化的实际扭矩，使其电动机

的发热条件相同，则此固定扭矩即为实际变化的扭矩的等值扭矩。它用计算得的扭矩

曲线或测得的瞬时的扭矩来计算： 

∑
∑

φ∆

φ∆
=

)( 2
ii

e

M
M                                      (3-76) 

式中  iM —瞬时扭矩(随曲柄转角 φ而变)； 

      φ—曲柄转角。 

计算时取的间隔 φ∆ 越小，则计算越准确。 

对抽油机来讲，等值扭矩与最大扭矩之间有一定关系，当抽油机的运动近似地看

作简谐运动，而使扭矩呈正弦规律变化时， 

          max707.0 MM e ≈  

实际曲柄连杆机构的理论扭矩变化规律与正弦曲线不同。根据对实际井扭矩曲线，

进行回归分析的结果，最大扭矩与等值扭矩的关系大体上为： 

          max54.0 MM e ≈  

由理论分析和一些实际资料的初步计算结果，并考虑到不平衡等因素，实际计算

时，建议采用下式： 

max6.0 MM e =                                          (3-77) 

将式(3-77)代入(3-75)，可得： 

η9549
6.0 max NMN r =                                         (3-78) 

如果取 9.0=η , 则： 

14388
max NM

N r =                                          (3-78a) 

由于实际扭矩变化规律的复杂性，要合理选择电动机功率是比较困难的，式(3-78)

只是用于近似分析和计算的简便公式。在国外曾提出了各种各样的半经验性公式，有
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的计算比较复杂，也有的比较简便，但有些计算结果却相差很大。下面介绍一种计算

比较简便而又有代表性的一种。 

32 10)
1

(0409.0 −×+
−

= KLSNDN
up

up
lr η

ηη

ηη
ρπ                       (3-79) 

式中  rN —电动机额定功率，kW； 

      D—泵径，m； 

      S—光杆冲程，m； 

      n—冲数，spm； 

      lρ —抽汲液体密度 ，kg/m
3
； 

      L—动液面深度(有效举升高度)，m； 

      η—泵效； 

      pη —泵的举升效率，一般为0.85～0.95，可取0.9； 

      uη —抽油机效率，一般为0.80～0.85，可取0.82； 

      K —形状系数,与平衡状况有关,为1.2～3.4,平衡时取1.2,严重不平衡时

取3.4 。 

取 ,82.0,9.0 =η=η up 则上式可简化为： 

32 10)355.0(0409.0 −×+= KLSNDN lr ηρπ                         (3-79a) 

KLQN ltr )355.0(101136.0 6 ηρ +×= −                            (3-79b) 

式中  tQ —理论排量，m
3
/d 。 

      其余符号同前。 

应该指出的是计算出电动机功率后，在具体选型号时，还应注意电动机的转数与

皮带轮直径和冲数的配合，以及考虑电动机的超载能力和起动特性。 

在分析功率利用情况及确定需要的功率时，通常采用水力功率及光杆功率。 

水力功率是指在一定时间内将一定量的液体提升一定距离所需要的功率，可用下

式计算： 

86400
QLgHPH = ηρ= 86400

LgQ lt                                   (3-80) 

式中  HHP —水力功率 ，kW； 

      Q—油井日产量，t/d； 
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      tQ —泵的理论排量，m
3
/d； 

      lρ —抽汲液体的密度，kg/m
3
； 

      η—泵效； 

      L—有效提升高度，即动液面深度，m。 

光杆功率就是通过光杆来提升液体和克服井下损耗所需要的功率。     

要准确地计算光杆功率，必须根据实测示功图： 

100060
100

××
×

=
l
ASNCHPPR

                                     (3-81) 

式中  PRHR —光杆功率，kW。 

        A—示功图载荷线包围的面积，cm
2
； 

        N—冲数，spm； 

        S—光杆冲程，m； 

        l—示长度，mm； 

        C—动力仪力比，N/mm。 

式(3-81)算得的光杆功率为平均功率。如前所述，根据示功图绘制扭矩曲线，亦

可准确地求得光杆平均功率。 

下面的公式可近似地计算光杆功率； 

100060 ×
′

=
SNW

HP l
PR                                           (3-82) 

式中  lW ′—按柱塞截面积计算的液柱载荷，N； 

      S—光杆冲程，m； 

      N—冲数，spm。 

公式(3-82)是以不考虑抽油杆柱和油管柱弹性变形的理论示功图为基础。这里近

似地认为，它的面积与考虑变形和惯性载荷后的理论示功图的面积是相等的，并忽略

了摩擦载荷的影响。显然，对于油稠摩擦载荷大的井，计算结果将会偏小。 

根据油井产量按公式(3-80)计算得的水力功率，是实际做功的有效功率，它小于

光杆功率。它们之差反映了井下摩擦、杆柱振动和惯性，以及泵外漏失等因素引起的

功率损失。而光杆功率除以抽油机效率(除严重的低负荷运转外，一般可取0.8)即可求

得需要电动机输出的平均功率。 

 

3.4  泵效计算 

在抽油井生产过程中，实际产量 Q一般都比理论产量 tQ 要低，两者的比值叫泵效，

用η表示，即： 
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tQQ /=η                                             (3-83) 

在正常情况下，若泵效为0.7～0.8，就认为泵的工作是良好的。而有些带喷井的

泵效接近或大于1。矿场实践表明，平均泵效大都低于0.7，甚至有的油井泵效低于0.3。

影响泵效的因素很多，但从深井泵工作的三个基本环节(柱塞让出体积，液体进泵和从

泵内排出液体)来看，可归结为以下三个方面。 

a.抽油杆柱和油管柱的弹性伸缩  根据深井泵工作特点，抽油杆柱和油管柱在工

作过程中因承受着交变载荷而发生弹性伸缩，使柱塞冲程 pS 小于光杆冲程S，所以减小

了柱塞让出的体积。 

b.气体和充不满的影响  当泵内吸入气液混合物后，气体占据了柱塞让出的部分

空间，或者当泵的排量大于油层供油能力时液体来不及进入泵内，都会使进入泵内的

液量减少。 

c.漏失影响  柱塞与衬套的间隙及凡尔和其它连接部件间的漏失都会使实际排量

减少。只要保证泵的制造质量和装配质量，在下泵后一定时期内，漏失的影响是不大

的。但当液体有腐蚀性或含砂时，将会由于对泵的腐蚀和磨损使漏失迅速增加。泵内

结蜡和沉砂都会使凡尔关闭不严，甚至被卡而严重破坏泵的工作。在这些情况下，除

改善泵的结构、提高泵的抗磨蚀性能外，主要是采取防砂及防蜡措施，以及定期检泵

来维持泵的正常工作。 

实际产液量可写为： 

SNfQ pη=1440                                         (3-84) 

从上述三方面出发，泵效的一般表达式可写为： 

BL η⋅η⋅β⋅η=η 入                                        (3-85) 

式中  S
S p=η入 —考虑抽油杆柱和油管柱弹伸缩后的柱塞冲程与光杆冲程之比，表

示杆、管弹性伸缩对泵效的影响； 

      
活

液

V
V=β —进入泵内的液体体积与柱塞让出的泵内体积之比，表示泵的充满程

度； 

      lη —表示泵漏失对泵效影响的漏失系数； 

      
l

B B
1=η —由于泵效是以地面产出液的体积计算， Bη 则是考虑地面原油脱气

引起体积收缩对泵效计算的影响， lB 为吸入条件下被抽汲液体的体积系数。 

为了对影响泵效的因素进行定量计算和分析，下面分别讨论活塞冲程、充满系数

及漏失的计算。 
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3.4.1  柱塞冲程 

一般情况下,柱塞冲程小于光杆冲程,它是造成泵效小于1的重要因素。抽油杆柱和

油管柱的弹性伸缩愈大，柱塞冲程与光杆冲程的差别也愈大，泵效就愈低。抽油杆柱

所受的载荷不同，则伸缩变形的大小不同。如前所述，抽油杆柱所承受的载荷主要有：

抽油杆柱及液柱载荷(总称静载荷)；抽油杆柱和液柱的惯性载荷及抽油杆柱的振动载

荷(总称动载荷)。下面就分别研究在这些载荷作用下引起的抽油杆柱及油管的弹性变

形，以及对柱塞冲程的影响。 

(1)静载荷作用下的柱塞冲程 

由于作用在柱塞上的液柱载荷在上、下冲程中交替地分别由油管转移到抽油杆柱

和由抽油杆柱转移到油管，从而引起杆柱和管柱交替地增载和减载，使杆柱和管柱发

生交替地伸长和缩短，如图3-19所示。 

 

 

图3-19  抽油杆和油管弹性伸缩示意图 

       A—下死点;C—上死点; ′B —上冲程中柱塞与泵筒开始发生相对位移时的悬点位置

 

 

当驴头开始上行时，游动凡尔关闭，液柱载荷作用在柱塞上，使抽油杆发生弹性

伸长。因此，柱塞尚未发生移动时，悬点已从位置A移到位置B，这一段距离即为抽油

杆柱的伸长 rλ 。 

当悬点位置从B移至 B′时，正是油管由于卸去载荷要缩短一段距离 tλ 的过程。此时，

柱塞与泵筒之间没有相对位移。这段缩短距离使悬点增加了一段无效位移，即从位置B
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移到位置 B′。所以，吸入凡尔仍然是关闭的。 

当驴头从位置 B′移到位置C时，柱塞才开始与泵筒发生相对位移，吸入凡尔开始打

开吸入液体，一直到上死点C。由此看出：柱塞有效移动距离(柱塞冲程) pS ，比光杆冲

程S小 λ，而 tr λ+λ=λ 。  

下冲程开始时，吸入凡尔立即关闭，液柱载荷由抽油杆柱逐渐移到油管上，使抽

油杆缩短 rλ ，而油管伸长 tλ 。此时，只有驴头下行 tr λ+λ=λ 距离之后，柱塞才开始与泵

筒发生相对位移。因此，下冲程中柱塞冲程仍然比光杆冲程小 λ值。 

抽油杆柱和油管柱的自重伸长在泵工作的整个过程中是不变的，因此，它们不会

影响柱塞冲程。 

由此，柱塞冲程 

λ−=λ+λ−= SSS trp )(                                    (3-86) 

λ称为冲程损失。 

由于液柱载荷引起的冲程损失使泵效降低的数值 λη′ 为： 

SS
SS p λ=

−
=η′λ                                         (3-87) 

λ值可根据虎克定律来计算： 

)11(
tr

L

ffE
LW +′=λ = )(

tr

flp

f
L

f
L

E
gLf +ρ

                           (3-88) 

如果为多级抽油杆，则： 
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1

∑
=

+=
m

i ri

i

t

flp

f
L

f
L

E
gLf ρ

λ                              (3-89) 

式中  λ—冲程损失，m； 

      lW ′—考虑沉没度影响后的液柱载荷，为上、下冲程中静载荷之差，N； 

            pflpizl fgLfppW ⋅⋅⋅ρ≈⋅−=′ )(  

      zp —泵的排出压力，Pa； 

      ip —泵的吸入压力，Pa； 

      pf 、 rf 、 tf —柱塞、抽油杆及油管金属截面积，m
2
； 

      L—抽油杆柱总长度，m； 

      lρ —液体密度，kg/m
3
； 

      E—钢的弹性模数，2.06×1011
Pa； 
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      fL —动液面深度，m； 

       m—抽油杆柱级数； 

      iL —第 i级抽油杆的长度，m； 

      rif —第 i级抽油杆的截面积，m
2
。 

由上述公式可看出：柱塞截面积愈大，泵下得愈深，则冲程损失愈大。为了减小

液柱载荷及冲程损失，提高泵效，通常不能选用过大的泵，特别是深井中总是选用直

径较小的泵。当泵径超过某一限度(引起的 2/S≥λ )之后，泵的实际排量不但不会因增大

泵径而增加，反而会减小。当 S≥λ 时，则活塞冲程等于零，使泵的实际排量等于零。 

(2)考虑惯性载荷后柱塞冲程的计算 

当悬点上升到上死点时，速度趋于零，但抽油杆柱有向下的(负的)最大加速度和

向上的最大惯性载荷，使抽油杆柱减载而缩短。所以，悬点到达上死点后，抽油杆在

惯性力的作用下还会带着柱塞继续上行，使柱塞比静载变形时向上多移动一段距离 ′λ 。

当悬点下行到下死点后，抽油杆的惯性力向下，使抽油杆柱伸长，柱塞又比静载变形

时向下多移动一段距离 ′′λ 。因此，由于惯性载荷作用，使柱塞冲程比只有静载变形时

要增加 λ i： 

         λ ′′+λ′=λ i                                            (3-90) 

式中  iλ —由于惯性载荷的作用，使柱塞冲程增加的数值。 

根据虎克定律 
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由于抽油杆柱上各点所承受的惯性力不同，计算中近似取其平均值，即取悬点惯

性载荷的一半。 

将 λ′及 λ ′′代入式(3-90)，得： 

Ef
LSNW

r

r
i 1790

2

=λ                                          (3-90a) 

考虑静载荷和惯性载荷后的柱塞冲程为： 

ip SS λ+λ−= λ−+= )17901(
2

Ef
LNWS

r

r                              (3-91) 

式(3-91)亦可写成： 

λ−µ+= )21(
2

SS p                                        (3-91a) 
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aL /ω=µ 。所用符号同前。 

尽管惯性载荷引起的抽油杆柱的变形使柱塞冲程增大，有利于提高泵效。但增加

惯性载荷会使悬点最大载荷增加，最小载荷减小，使抽油杆受力条件变坏。所以，通

常并不用增加惯性载荷(快速抽汲)的办法来增加柱塞冲程。 

(3)抽油杆柱的振动对柱塞冲程的影响 

根据前面的分析，液柱载荷周期性地作用在抽油杆柱上。在上冲程静变形结束后，

液柱开始随抽油杆柱做变速运动，于是引起抽油杆柱的振动。在下冲程静变形结束后，

也会发生类似现象。由于抽油杆柱本身的振动而产生的附加载荷，使抽油杆柱在运动

过程中发生周期性的伸长和缩短，从而影响泵效。如果在上冲程末抽油杆柱本身的振

动恰好使抽油杆发生缩短时，将使柱塞有效冲程增加。相反，则减小柱塞冲程。抽油

杆柱本身振动的振幅愈大，则上述变化愈明显。根据理论分析和实验表明：抽油杆柱

本身振动的相位在上下冲程中几乎是对称的，即如果上冲程末抽油杆柱伸长，则下冲

程末抽油杆柱缩短；反之亦然。因此，不论上冲程还是下冲程，抽油杆振动引起的伸

缩对柱塞冲程的影响都是一致 ，即要增加都增加，要减小都减小。至于究竟是增加还

是减小，将取决于抽油杆柱自由振动与悬点摆动引起的强迫振动的相位配合。因此，

对于深井，在一定的冲程冲数范围内，增加冲数时，由于振动的影响，泵的排量增加

不多，甚至不增加。这样，对于一定范围内的深井，有一个配合的不利区域。在此范

围内，由于抽油杆柱本身的振动，将减小柱塞冲程，如附录A图3-52所示。考虑振动影

响后计算柱塞有效冲程的计算见附录A API RP 11L方法。 

 

3.4.2  泵的充满程度 

多数油田在深井泵开采期，都是在井底流压低于饱和压力下生产，即使在高于饱

和压力下生产，泵口压力也低于饱和压力。因此，在抽汲时总是气液两相同时进泵，

气体进泵必然减少进入泵内的液体量而降低泵效。当气体影响严重时，可能发生“气

锁”，即在抽汲时由于气体在泵内压缩和膨胀，吸入和排出凡尔无法打开，出现抽不

出油的现象。 

通常采用充满系数 β来表示气体的影响程度： 

p

l

V
V ′=β                                               (3-92) 

式中  pV —上冲程活塞让出的容积； 

      lV ′—每冲程吸入泵内的液体体积。 

充满系数 β表示了泵在工作过程中被液体充满的程度。β愈高，则泵效愈高。泵的

充满系数与泵内气液比和泵的结构有关。下面就利用图3-20来研究它们的关系。 
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由图3-20可看出： 

          lgsp VVVV +=+  

用R表示泵内气液比，即 lg VVR /= ，则 lg RVV = 。那么 

          llsp VRVVV +=+  

由上式可得： R
VVV sp

l +
+

= 1  

由图3-20看出： sll VVV −=′
  

则  

          s
sp

l VR
VVV −

+
+

=′
1  

将
′

lV 代入式(3-92)，得： 

           
p

s

p

sp

p

l

V
V

VR
VV

V
V −

+
+

=
′

=β )1(  

令   ps VVK /= —余隙比，则 

R
KRKR

K
+

−=−
+
+=β 1

1
1
1

          (3-93)                                

    分析式(3-93)可得出如下结论： 

a. K值越小， β值就越大。因 ps VVK /= ，所

以，要减小K值，可使 sV 尽可能小和增大柱塞冲

程以提高 pV 。因此，在保证柱塞不撞击固定凡尔的情况下，尽量减小防冲距，以减小

余隙。 

b. R愈小，β就越大。为了降低进入泵内的气液比，可增加泵的沉没深度，使原油

中的自由气更多的溶于油中。也可以使用气锚，使气体在泵外分离，以防止和减少气

体进泵。 

如果忽略余隙，即 0=sV 时，K=0 ，则公式(3-94)变为： 

R+
=β 1

1
                                            (3-94) 

              1.0
)1)((

+
−−=

i

wsp

P
fRRR  

式中 pR —地面生产气油比，m
3
/m

3
； 

     sR —泵内溶解气油比， R Ps i= ⋅α   m
3
/m

3
; 

 

图3-20  气体对冲满程度的影响 

  lV 、 gV —活塞在上死点位置时， 

 泵内液、气体积； 

      lV′—吸入泵内的液体体积； 

      pV —活塞让出的容积； 

     sV —活塞在下死点时,吸入凡尔 

与排出凡尔间的泵筒容积(称余隙容积) 
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     α—溶解系数，m
3
/(m

3
·MPa)； 

 iP—沉没压力， MPa； 

 wf —体积含水率，小数。 

若油层能量低，或原油粘度大使泵吸入时阻力很大，往往活塞移动快，供油跟不

上，油还未来得及充满泵筒，而活塞已开始下行，出现所谓充不满现象，从而降低泵

效。对于这种情况，一般可加深泵挂增大沉没度，或选用合理的抽汲参数，以适应油

层的供油能力。对于稠油，可采取降粘措施。 

 

3.4.3  泵的漏失 

影响泵效的漏失包括： 

a.排出部分漏失 柱塞与衬套的间隙漏失、游动凡尔漏失，都会使从泵内排出的液

量减少。 

b.吸入部分漏失 固定凡尔漏失会减少进入泵内的液量。 

c.其它部分的漏失  尽管泵正常工作，由于油管丝扣、泵的连接部分及泄油器不

严都会因漏失而降低泵效。 

由于磨损、砂蜡卡及腐蚀所产生的漏失很难计算，可根据示功图来分析漏失的严

重程度。新泵正常工作时的漏失量，一般可根据试泵时所测的漏失量来估算。亦可根

据下式来计算和分析漏失量与抽汲参数之间的关系。 

静止条件下 

l
HgDeq ∆

υ
π= 12

3

1                                        (3-95) 

式中  1q —静止条件下的间隙漏失量，m
3
/s； 

      D—泵径，m； 

      υ—液体运动粘度，m
3
/s； 

      l—柱塞长度，m； 

     H∆ —柱塞两端的液柱压差，m； 

     g—重力加速度，m/s
2
； 

     e—柱塞与泵筒的径向间隙，m。 

当活塞向上运动时往上带的液量为： 

pDeVq π= 2
1

2                                          (3-96) 

式中  2q —柱塞运动向上带的液量，m
3
/s； 

      pV —柱塞运动速度，m/s。 
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柱塞向上运动时的漏失量为 q： 

pDeVl
HgDeqqq π−∆

υ
π

=−= 2
1.12

3

21                             (3-97) 

因柱塞下行时，柱塞与衬套间不存在漏失，故在整个冲程中的总漏失量为 q /2。 

由公式(3-97)可看出：低粘度深井中的漏失量大；提高泵的配合等级可减少漏失

量；快速抽汲可减少漏失量。 

在抽汲过程中，因为磨损，间隙 e是个变值，是时间的函数，故漏失量将随时间而
增加。 

如果只考虑柱塞间隙漏失，则漏失系数： 

t

l
L Q

qB
βη

−=η
λ

1                                         (3-98) 

利用活塞冲程 pS 、充满系数 β和漏失量 q的计算式，就可以建立泵效与抽油杆长度、

杆径、泵径、冲程、冲数、气油比、含水、液体密度、溶解系数、沉没压力…等参数

的理论关系式，不仅可以用于抽油技术设计，并且可以用它来研究不同条件下，抽汲

参数对泵效的影响。 

 

3.4.4  提高泵效的措施 

泵效的高低是反映抽油设备利用效率和管理水平的一个重要指标。前面只就泵本

身的工作进行了分析，谈到了相应的措施。泵效同油层条件有相当密切的关系。因此，

提高泵效的一个重要方面是要从油层着手，保证油层有足够的供液能力。 

实践证明：对于注水开发而采用抽油开采的油田，加强注水是保证油井高产量、

高泵效生产的根本措施；在一定的油层条件下，使泵的工作同油层条件相适应是保证

高泵效的前提。 

下面简要介绍为了提高泵效在井筒方面应采取的一般措施。 

1)选择合理的工作方式 

当抽油机已选定，并且设备能力足够大时，在保证产量的前提下，应以获得最高

泵效为基本出发点来调整参数。在保证 pf 、 S、 N的乘积不变(即理论排量一定)时，

可任意调整三个参数。但 pf 、 S、 N组合不同时，冲程损失不同。一般是先用大冲程

和较小的泵径，这样，既可减小气体对泵效的影响又可降低悬点载荷。对于油比较稠

的井，一般采用大泵、大冲程、小冲数；而对于连喷带抽的井则选用大冲数快速抽汲，

以增强诱喷作用。深井抽汲时，S和 N的选择一定要避开 S和 N的不利配合区。如图3-52

中， rSKF /0 为0.05～0.1时， 0/ NN 在0.275～0.35的范围内柱塞有效冲程将由于冲数增
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加而下降，而当 35.0/ 0 >NN 以后随着冲数的增加柱塞冲程将明显增加，而有利于提高泵

效。 

当油井产量不限时，应在设备条件允许的前提下，以获得尽可能大的产量为基础

来提高泵效。 

pf 、 S 、 N的具体数值，除用计算方法初步确定外，可以通过生产试验来确定。

先选择不同的参数组合分别进行生产，然后根据每组参数，在产量稳定的条件下，所

取得的各项资料进行综合分析，最后选出在保证强度条件下的高产量、高泵效的参数

组合。 

2)确定合理沉没度,以降低泵口气液比,减少进泵气量,从而提高泵的充满程度。 

3)改善泵的结构，提高泵的抗磨、抗腐蚀性能，采取防砂、防腐蚀、防蜡及定期

检泵等措施。 

4)使用油管锚减少冲程损失 

如前所述，冲程损失是由于静载变化，引起抽油杆柱和油管柱的弹性伸缩造成的。

如果用油管锚将油管下端固定，则可消除油管伸缩，从而可以减少冲程损失。深井中

将油管下部锚定可消除由于内压引起的油管螺旋弯曲，从而消除因此而降低的活塞冲

程。 

5)合理利用气体能量及减少气体影响 

气体对抽油井生产的影响随油井条件不同而不同。对刚由自喷转为抽油的井，初

期尚有一定的自喷能力，可合理控制套管气，利用气体能量来举油，使油井连喷带抽，

从而提高油井产量和泵效。实践证明：对于一些不带喷的抽油井合理控制套管气，可

起到稳定液面和产量的作用，并可减少因脱气而引起的原油粘度的增加。 

对于一般含气的抽油井，要提高泵的充满系数就必须降低进泵气油比，其措施之

一是适当增加沉没度，以减少泵吸入口处的自由气量。但要增大沉没度，就必须增加

下泵深度。因此，用增大沉没度提高泵效的措放总是受到某些条件的限制。 

高含气抽油井减少气体对泵工作影响的有效措施是在泵的入口处安装气锚(井下

油气分离器)，将油流中的自由气在进泵前分离出来，通过油套管环形空间排到地面。 

气锚作为井下油气分离装置，基本分离原理是建立在油气密度差的基础上。为了

更有效地利用油气密度差，使油气分离得更完善，曾设计了各种不同结构的气锚。其

中最典型的是利用“回流效应”的简单气锚(图3-21a)及带封隔器的井下分离器(图

3-21b)。另外，还有一种把“回流效应”与离心分离作用相结合的螺旋式井下分离器。 
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图3-21  井下气液分离装置 

a  简单气锚           b  井下分离器 

1—孔眼；2—吸入管；3—外筒 4—中心管；5—外筒；6—套管；7—封隔器 

 

3.5  有杆抽油系统设计 

3.5.1  抽油杆强度计算及杆柱设计 

(1)抽油杆的受力特征及强度计算方法 

抽油杆的选择主要包括确定抽油杆柱的长度、直径、组合及材料。下泵深度确定

后，抽油杆柱的长度就定了。为了保证抽油杆安全工作，必须根据材料及强度来确定

其直径。 

抽油杆柱工作时承受着交变负荷，因此，在抽油杆内产生了由 maxσ 到 minσ 的非对称

循环应力： 

            ;max
max

rf
P=σ     

rf
Pmin

min =σ  

当计算抽油杆柱顶部的最大和最小应力时， maxP 和 minP 可用前面所介绍的公式计算

或用动力仪测得的数值。 

在交变负荷作用下，抽油杆柱往往是由于疲劳而发生破坏，而不是在最大拉应力

下破坏。因为，如果在最大拉应力下发生破坏，那么抽油杆的断裂事故，将主要应该

发生在拉应力最大的上部，但是矿场使用抽油杆的实践表明：在上部、中部和下部都

有断裂。因此，抽油杆柱必须根据疲劳强度来进行计算。 

1)И.А奥金格公式 

根据研究，在非对称循环应力下的抽油杆强度条件为： 

[ ] cσ≥σ−1                                                    (3-99) 

            [ ]
K

1
1

−
−

σ=σ  

式中  1−σ —对称循环疲劳极限应力； 

     [ ]1−σ —许用应力； 
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        K—安全系数； 

        cσ —折算应力。 

           maxσσ=σ ac  

式中  aσ —循环应力的应力幅 

           
r

a f
PP

22
minmaxminmax −=σ−σ=σ  

不同材料的抽油杆的许用应力见表3-2。 

 

表3-2  不同材料的抽油杆的许用应力 

抽油杆材料 普通碳钢 镍铬钢、铬钼钢 镍钼钢 

 许用应力，N/mm
2
 70 90 100～120 

 

利用前面介绍的悬点载荷公式和上述强度公式，就可进行一定抽汲条件下的抽油

杆强度校核和确定抽油杆最大下入深度。 

对于深井，为了节约钢材，减小悬点载荷，或增加抽油杆的下入深度，从等强度

原则出发，通常都采用上部直径大，下部直径小的多级组合抽油杆柱，如：25mm与22mm；

22mm与19mm的二级组合杆柱；或25mm，22mm和19mm的三级杆柱等。 

在确定抽油杆柱组合时，应该注意在活塞下行时，由于活塞与衬套的摩擦及液体

通过游动凡尔的阻力，往往会使抽油杆柱下部发生纵向弯曲，产生弯曲应力。因此，

有时下部抽油杆，采用一段直径较大的抽油杆(或加重抽油杆)。采用下部加重杆柱，

一方面可提高刚度和增加强度；另一方面使这部分杆柱重量能够克服活塞下行阻力，

以减小弯曲。 

为了安全而合理地使用抽油杆，可参考采油技术手册中不同抽油杆下泵的最大深

度表来选择抽油杆柱，或者用专门的抽油杆柱计算图来选择具体条件下的抽油杆尺寸

及组合。 

上面介绍的仅仅是根据苏联И.А奥金格的疲劳强度公式进行抽油杆柱设计的方

法，对于循环应力下的疲劳破坏，还有其它强度公式和相应的抽油杆柱设计方法。 

2)修正古德曼图 

目前国内多采用美国石油学会(API)推荐的方法，即用修正古德曼图(图3-22)来进

行抽油杆强度校核和杆柱设计。 



 133 

修正古德曼图的纵坐标为抽油杆柱的最大应

力 maxσ  ，横坐标为最小应力 minσ 。图中的阴影区为

疲劳安全区，抽油杆柱的应力点落在该区内时，抽

油杆柱将不会发生疲劳破坏。根据修正古德曼图，

抽油杆柱的许用最大应力的计算公式为： 

   SFT
all )5625.04( minσ+=σ            (3-100) 

式中  allσ —抽油杆许用最大应力； 

       T —抽油杆最小抗张强度； 

       minσ —抽油杆最小应力； 

       SF —使用系数，考虑到流体腐蚀性等
因素而附加的系数(小于或等于1.0)。使用时可参考表3-3来选值。 

 

表3-3  抽油杆的使用系数 

使用介质 API D级杆 API C级杆 

无腐蚀性 

矿化水 

含硫化氢 

1.00 

0.90 

0.70 

1.00 

0.65 

0.50 

 

要保证抽油杆柱不发生疲劳破坏，抽油杆的最大应力不应超过式(3-100)计算出的

许用最大应力 allσ  ，即 

allσ≤σmax                                                   (3-101) 

将最大、最小载荷公式代入式(3-100)和(3-101)，就可得计算抽油杆强度所允许

的悬点最大载荷的公式。进而可确定在一定抽汲参数和设备下抽油杆的允许下入深度；

或者在一定下泵深度下，使抽油杆不超载的 pf 、 S、 N的组合。 

由式(3-100)可看出，抽油杆的许用应力不仅与杆的材料及抽汲流体的腐蚀性有

关，而且与所受的最小应力有关，也就是说，修正古德图和式(3-100)给出的是许用应

力范围。所以，在抽油杆柱设计及应力分析中常采用应力范围比 PL  ，即 

%100
min

minmax ×
σ−σ
σ−σ=

all
PL                                         (3-102) 

式中  minσ−σ all —许用应力范围； 

       minmax σ−σ —抽油杆的应力范围。 

合理的抽油杆组合比例不仅应保证各级抽油杆的 PL <100% ，而且各级杆的 PL值应

该比较接近。同时，为了有效地使用抽油杆， PL还应保持较高的数值。 

(2)抽油杆柱设计方法 

对于钢杆杆柱设计，一般采用等强度原则，即各级杆柱顶端面的应力范围比或折

算应力相等。下面以等应力范围比 PL为例说明在不采用加重杆时的杆柱设计。抽油杆
柱设计步骤如下： 

 
图 3-29  修正古德曼图 
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①首先选定抽油杆的材料确定抗张强度，并在0.8～1的范围内确定设计许用最大

应力范围比[ PL ]。 

②首先根据现场实际情况确定最小杆径 mind ，第一级(最下一级)杆径 min1 dd = ，泵深

L为杆柱长度 LLL =11, 。 

③将杆柱分为小段 1L∆ ，计算各小段顶端面的应力范围比 ),...2,1( 11 niPL i = 。若

][11 PLPL n < ，则停止杆柱设计，杆柱为单级杆；若 ][11 PLPL > ，说明此杆强度不够，需换

大杆重新设计；若 ][11 PLPL k < 且 )1]([ 11)1(1 1 nkPLPL k <<>+ 则可内插求得对应顶端面应力范围比

为 [ ]PL 的第一级杆长度 1L 。 

④将 1d 增加3mm(我国抽油杆尺寸系列的直径差)作为第二级杆 2d ，若 ][ max2 dd > ，则

停止杆柱设计，说明此组抽汲参数太大，超应力范围比；若 ][ max2 dd ≤ ，则可取剩余长度

为第二级杆 12 LLL −= 。同上将 2L 分为多个小段 2L∆ ，计算各小段顶端的应力范围比

),...2,1( 22 niPL i = ，若 ][22 PLPL n < 且 ε≤− 21 21 nn LPLP ，则停止杆柱设计，杆柱为两级杆；若

][22 PLLP n <  且 ε>− 21 21 nn LPLP  ，则可减小 ][PL ，重新设计杆柱，直到 ε≤− 21 21 nn PLPL 为止；

若 ][22 PLPL k <   且 )1]([ 22)1(2 2 nkPLPL k <<>+ , 则可内插求得对应顶端面应力范围比为 ][PL   

的第二级杆长度 2L  。 

⑤将 2d 增加3mm作为第三级杆径 3d ，设计方法同第二级杆柱。 

一般最小杆径取19mm，最大杆径取 maxd =25mm，ε为两级抽油杆顶端面应力范围比的

最大允许差值，一般 <∆=ε L,05.0 50～100 m，深井多采用三级或四级杆柱。 

抽汲一般粘度的液体时，每级杆柱上的应力范围比随长度为单调函数，故在求对

应顶端面为 [ ]PL 的杆柱长度时可采用二分法或黄金分割法。 

 

3.5.2  有杆抽油井生产系统设计 

有杆抽油系统包括油层、井筒流动、机－杆－泵和地面出油管线到油气分离器。

有杆抽油系统设计主要是选择机、杆、泵、管以及抽汲参数，并预测其工况指标，使

整个系统高效率、安全工作。 

(1)设计原则 

以油藏供液能力为依据，以油藏与抽油设备的协调为基础，最大限度的发挥设备

和油藏潜力，使抽油系统高效安全工作。 

(2)设计内容 

对刚转为有杆泵抽油的井和少量需调整抽油机机型的有杆抽油的井可初选抽油机

机型。对大部分有杆抽油油井，抽油机不变，为已知。对于某一抽油机型号，设计内

容有： 

泵型、泵径、冲程、冲次、泵深及相应的杆柱组合和材料，并预测相应抽汲参数

下的工况指标，包括：载荷、应力、扭矩、功率、产量及电耗等。 

(3)需要的基础数据 

井深，套管直径，油藏压力,油藏温度； 
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油、气、水密度，油饱和压力，地面脱气原油粘度； 

含水率，套压，油压，生产气油比，设计前油井的产量、流压(或动液面和泵深，

或产液指数)。 

(4)设计方法 

有杆抽油系统设计方法可分为给定产量和不限定产量两种设计。 

1)不限定产量 

实际上是在一定的设备条件下，寻求发挥设备最大潜力的抽油设计方案，其设计

步骤如下： 

①计算IPR曲线及最大产量 maxQ ； 

②取稍小于 maxQ 的产量作为初设产量 Q′； 

③由IPR曲线计算初设产量 Q′对应的井底流压； 

④以井底流压为起始点应用多相管流公式计算井筒中的压力分布及相应的充满系

数，直到压力低于保证最低沉没度的压力为止； 

⑤由 β～ iP曲线选定充满系数及泵吸入口压力，即可确定出下泵深度； 

⑥初设抽油杆直径从井口回压 hP 向下进行杆—管环空多相流计算，确定液柱载荷； 
⑦给定泵径和初定泵效，确定冲程 S和冲数 N； 

⑧进行杆柱设计，若下泵深度过大而超应力则减小 Q′转入③； 

⑨根据设计出的杆柱重新计算泵效及相应的产量 Q ′′； 

⑩若 ε>
′

′′−′
Q

QQ
，则以 ( )

2
QQ ′+′′ 作为新设计产量 Q′转入③； 

  进行扭矩、功率、电耗等计算，并检查工况指标是否超过设备的额定值，如超

过额值，则再减小 Q′转入③； 

  设计结束。 

如果更换抽油机型号后，按上述步骤，仍可完成发挥该型抽油机潜力以获得最大

产量的设计方案。 

2)给定产量 

这是根据油井配产任务给定产量的条件下，寻求为完成规定产量使抽油系统在高

效率下工作的抽油方案。其核心是确定合理的抽汲参数。设计步骤与不限定产量的主

要不同点是： 

①以规定的产量作为设计产量，不再先假定产量； 

②进行杆柱设计时，若杆柱超应力时 Q′，应选高强度杆或重新确定能满足规定的

抽汲参数组合(主要是 pD 、 S、 N )，若最后仍无法满足，则停止设计，说明配产不合

理，有杆抽油方式无法实现配产任务； 

③如果抽油机超扭矩和超载荷，则可更换大型抽油机，重新进行设计； 

④能够基本满足规定产量的抽汲参数可能会有多种组合，则应以系统的效率高，

能耗低作为抽汲参数的选择依据。 
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3.5.3  钢杆—玻璃钢杆组合杆柱抽油技术 

    玻璃钢抽油杆是用璃纤维丝扎束后浸入树脂溶液中，再轧成玻璃纤维杆。它具有

重量轻、弹性好和耐腐蚀等优点，因而可减少设备投资、节省能源和增加下泵深度，

合理的设计杆柱组合和抽汲参数可实现超冲程，适用于抽汲腐蚀介质。但因价格贵、

不能承受轴向压缩载荷和高温（>93.3℃），而且报废杆不能溶化回收利用，因而在一

定程度上限制了它的使用范围。 

 

(1)玻璃钢—钢抽油杆柱设计 

1)悬点载荷的计算 

玻璃钢—钢抽油杆柱设计与普通全钢抽油设计一样，悬点载荷的计算也有三类方

法。第一类采用简化公式法；第二类采用抽油系统预测技术，即用一维带阻尼的波动

方程作为描述杆柱动态的基本微分方程，以地面光杆位移和泵示功图作为上下边界条

件，并给出玻璃钢杆和钢杆的衔接条件，解方程可得地面和井下示功图；第三类是沿

用 API RP 11L 的方法，只是混合杆柱的弹性模量及固有频率与全钢杆的计算方法不同。 

采用 API推荐方法时假定抽油杆柱相当于由两种密度和弹性系数不同的弹簧组成。

混合抽油杆柱与钢杆的区别仅是两个系统的总钢度和总密度不同。因此，混合抽油杆

柱的工作特性也可由 API 推荐方法所给出的无量纲参数的关系曲线求出，但混合抽油

杆柱的 oN ′、 0N 、 rK 的计算方法不同。 

①计算混合抽油杆柱的平均密度 

∑

∑

=

=

ρ
=ρ n

i
ii

n

i
riii

r
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AL

1

1

)(

)(
                                     (3-103) 

式中  riii AL ρ,, —分别为第 i 级杆的长度，截面积和密度。 

②混合抽油杆柱的弹性模量 
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E                                  (3-104) 

式中  LLR ii /=  

      L—全杆长度，m。 

③混合杆柱固有频率 oN ′的计算 

求解三级混合抽油杆固有频率因子 cF′的三角方程： 

1)()(.)().().().(. 32
332

233
31

311

133
21

211

122 =′′+′′+′′
cccccc FctgFctgaEA

aEAFctgFctgaEA
aEAFctgFctgaEA

aEA
    (3-105) 

对二级组合抽油杆柱 033 == LA ，则计算 cF′的三角方程变为： 

1)().( 21
211

122 =′′ cc FctgFctgaEA
aEA

                              (3-105a) 

式中  
i

i
i a

aRc 2
π=  
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i

i
i

Ea
ρ

=            (i=1,2,3) 

      iE —第 i级杆的弹性模量； 

      ia —第 i级杆中的应力传播速度。 

当 321 EEE ==  且 321 aaa == 时，上式适用于全钢多级抽油杆柱固有频率因子的计算。 

混合抽油杆的固有频率： 

L
FN c

o
′=′ 74676
                                       (3-106) 

④混合杆柱的弹簧系数 rK  

L
EAK rr

r =                                         (3-107) 

式中  )(
1

i

n

i
ir RAA ∑

=

=  

利用混合杆柱的 0/ NN ′及 rSKF /0 可查 API RP 11L(见附录 A)的无因次曲线从而计算

出悬点载荷、扭矩等技术指标。 

2)混合杆柱的设计方法 

玻璃钢杆不能承受压应力，因此在下部都必须使用钢杆，以承受压缩载荷。在满

足抽油杆强度的条件下，以柱塞冲程最大为目标选择玻璃钢杆—钢杆比例。合适的玻

璃钢—钢杆长度比例易实现柱塞的超行程。 

(2)玻璃钢杆抽油特点及系统设计需要考虑的特殊问题 

1)阻尼对 SS p / 的影响 

超冲程与冲数 N 同杆柱自由振动频率 ′N 0的比值及阻尼等因素有关。把玻璃钢杆与

钢杆组成的混合杆柱简化为弹簧与质量块组成的机械振动系统，其不同阻尼条件下冲

程比与频率比的关系如图 3-23 所示，当 N N o/ ′ =1 时将产生共振。从图 3-23 中可以看

出，无量纲阻尼因子越小，冲程比 S Sp / 越大，因此低粘度的井易实现超冲程。 

 

 
图 3-23 机械谐振对柱塞冲程长度的影响 
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2)玻璃钢杆柱的 SS p / 与 oNN ′/ 、 ro SKF / 的关系曲线 

由于玻璃钢杆(FRP)的弹性很大，在同样的液柱载荷下，其 ro SKF / 值会比钢杆柱大

得多。H.A.TRIPP 计算的 SS p / ～ oNN ′/ 、 ro SKF / 关系曲线如图 3-24。 

由图 3-24 看出， ro SKF / 上升时， SS p / 减小，即增加液柱载荷会降低 FRP 杆柱的超

冲程效应。 

3)实现混合杆柱超冲程的无因次参数范围 

根据理论计算及现场资料的统计分析： 

①混合杆柱正常抽油频率为杆柱自由振动频率的 50％～ 70％ (即 oNN ′/ =0.5～

0.7)，钢杆柱的典型抽汲频率的 4.0/ <′oNN 。 

②钢杆正常抽汲时 4.0/ <ro SKF ，而混合杆柱经常 5.0/ >ro SKF 。 

③过长或过小直径的玻璃杆会使杆柱伸长过大，从而限制柱塞的超冲程和产量。 

 

 
图 3-24 SS p / 与 oNN ′/ 、 ro SKF / 的关系曲线 

 

4)抽油泵筒长度 

抽油泵筒长度的选择在玻璃钢—钢混合杆抽油系统设计中是十分重要的。柱塞与

固定凡尔间距(即防冲距)过小会发生下碰；上部间距过小则会上碰或脱出工作筒。故

应根据玻璃钢—钢混合杆柱的柱塞超冲程的情况而确定抽油泵泵筒长度。 

（4）玻璃钢抽油杆使用中需要注意的问题 

总的来讲，需要根据油井产能及特点，精心选井与设计。 

①稠油、高凝油、斜井、定向井、浅井(＜600m)及弯曲井不宜采用； 

②充分了解油层供液能力，要有足够的沉没度，不能抽空； 
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③高冲数可以增大超冲程，但必须考虑凡尔阻力，防止液面撞击； 

④正确地选择设计计算模型，合理地设计抽汲参数及杆柱组合比例，根据油井产

能，以获得尽可能大的产量； 

⑤设计中要进行必要的温度场计算，避免流体温度超过玻璃钢杆的允许使用温度

而降低其寿命； 

⑥玻璃钢杆具有较大的弹性，要注意泵筒长度选择及防冲距的确定； 

⑦杆柱应力计算要使用制造厂提供的玻璃钢杆的应力范围图； 

⑧合适的抽油机与混合杆组合更有助于实现超冲程; 

⑨要进行技术经济论证，不是任何情况下玻璃钢杆柱的技术经济指标都优于钢抽

油杆柱。 

 

3.6  有杆抽油系统工况分析 
油井生产分析的目的是了解油层生产能力和设备能力以及它们的工作状况，为进

一步制定合理的技术措施提供依据，使设备能力与油层能力相适应，充分发挥油层潜

力，并使设备在高效率下正常工作，以保证油井高产量、高泵效生产。为此，抽油井

分析应包括如下内容。 

a.了解油层生产能力及工作状况，分析是否已发挥了油层潜力，分析、判断油层

不正常工作的原因； 

b.了解设备能力及工作状况，分析设备是否适应油层生产能力，了解设备潜力，

分析判断设备不正常的原因； 

c.分析检查措施效果。 

总起来说就是分析油层工作状况及设备工作状况，以及它们之间是否协调工作。 

 

3.6.1 抽油井液面测试与分析 

(1)动液面、静液面及采油指数 

静液面是关井后环形空间中液面恢复到静止(与地层压力相平衡)时的液面。可以

用从井口算起的深度 sL ，也可以用从油层中部算起的液面高度 sH ，来表示其位置，如
图3-25所示。与它相对应的井底压力也就是油藏压力。 

动液面是油井生产时，油套环形空间的液面。可以用从井口算起的深度 fL ，亦可

用从油层中部算起的高度 fH 来表示其位置。与它相对应的井底压力就是流压 fP 。 

与静液面和动液面之差(即 fs HHH −=∆ )相对应的压力差即为生产压差。 

图3-25中 sh 是沉没度，它表示泵沉没在动液面以下的深度，其大小应根据气油比
的高低、原油进泵所需的压头大小来定。 

与自喷不同的是抽油井一般都是通过液面的变化，来反应井底压力的变化。因此，

抽油井的流动方程多采用下式来表示： 

)( fs HHKQ −= )( sf LLK −=                                (3-108) 

式中  Q—油井产量,t/d； 
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     ss LH、 —静液面的高度及深度，m； 

   fH 、 fL —动液面的高度及深度，m； 

   K—采油指数，t/(d·m)。 

由式(3-108)可得： 

fssf HH
Q

LL
QK

−
=

−
=                                    (3-109) 

由公式(3-109)可看出，与自喷井一样，采油指数K也表示单位生产压差下油井的

日产量，只是用相应的液柱来表示压差。 

 

       

 

  图3-25  静液面与动液面的位置          图3-26  声波反射曲线 

 

在测量液面时，往往套管压力并不等于零，有时在1 MPa以上。这样，在不同套压

下测得的液面并不直接反映井底压力的高低。为了消除套管压力的影响，便于对不同

资料进行对比，我们在这里提出一个“折算液面”的概念，即把在一定套压下测得的

液面折算成套管压力为零时的液面： 

610×
ρ

−= g
pLL
o

c
ffc                                      (3-110) 

式中  fcL —折算动液面深度，m； 

      fL —在套压为 cp 时测得的动液面深度，m； 

      cp —测液面时的套管压力，MPa； 

      g—重力加速度，9.81m/s
2
； 

      oρ —环形空间原油密度，kg/m
3
。 

对于多数井，静液面和动液面，往往是在不同的套管压力下测得的。因此，用公

式(3-109)计算采油指数时，应采用折算液面。 
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(2)液面位置的测量 

一般都是采用回声仪来测量抽油井的液面，利用声波在环形空间中的传播速度和

测得的反射时间来计算其位置。 

2/VtL=                                           (3-111) 

式中  L—液面深度,m; 

      V —声波传播速度,m/s; 

      t—声波从井口到液面，然后再返回井口所需要的时间，s。 

声波速度可以用不同的方法来确定。 

1)有音标的井 

为了确定音速，在测量井内应预先在油管上装一音标。音标位置应在液面以上。

根据已知的音标深度 1L 和测得的音标反射所需时间 1t 就可确定间速 V : 

          2/1

1

t
LV =  

将 V 代入式(3-111)可得： 

1
1 t

tLL=                                            (3-112) 

图3-26为有音标的井内测得的典型声波反射曲线。A为井口炮响的记录点，B为声

波从音标反射到达井口时的记录点，C为声波从液面反射达到井口的记录点。 

2)无音标井 

有些井预先没有下音标或无法下音标，因此就不能根据测液面的资料直接计算液

面深度。在这种井内只要用计算的办法确定声波速度之后，利用测得的液面反射时间

就可以由公式(3-111)计算出液面深度。 

根据波动理论和声学原理，声波在气体中的传播速度为： 

ρ= KPV                                           (3-113) 

式中  V —声波速度，m/s； 

     K—绝热指数； 

     ρ—在压力 P下的气体密度，kg/m
3
； 

     P—气体压力，Pa。 

利用气体状态方程就可确定上式中的 ρ  

           ZRTmPV
µ

=  

式中  P—压力，Pa； 

      V —气体体积，m
3
； 

      m—气体质量，kg； 

      µ—气体分子量， kg/mol； 

      T —气体绝对温度，K； 

      R—气体常数，8.32kg·m
2
； 

      Z —气体压缩因子。 
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因为， Vm /=ρ  由上式可得： 

ZRT
Pµ=ρ                                           (3-114) 

将式(3-114)代入式(3-113)，得： 

µ= ZRTKV                                        (3-115) 

对多组分的天然气，其分子量 µ应采用按组成百分数计算的加权平均分子量。 

利用状态方程，公式(3-115)可进一步简化为： 

ZKTV
goρ= 95.16                                     (3-115a) 

式中  goρ —天然气相对密度(标准状况下)； 

      V—声波速度，m/s； 

      T—环形空间气体平均温度，K； 

      K—天然气绝热指数，可取1.28～1.29； 

      Z—气体压缩因子，在低压下，一般可取1。 

(3)含水井油水界面及工作制度与含水的关系 

含水井正常抽油时，泵吸入口以上的套管环形空间流体不会发生流动。因此，由

于油水密度差而发生重力分异，使泵吸入口以上的环形空间的液柱中不含水，而在吸

入口以下为油水混合物。故正常抽汲时油水界面稳定在泵的吸入口处(图3-27)。此时，

流动压力可近似地表示为： 

[ ] cosf pghgLHP +×ρ+ρ−= −6
lg 10)(                            (3-116) 

式中  fP —流压，MPa； 

     H —油层中部深度，m； 

     L—泵挂深度，m； 

     sh —-沉没度，m； 

     g—重力加速度，9.81m/s
2
； 

     lgρ —井内液气混合物平均密度，kg/m
3
; 

     oρ —吸入口以上环形空间油柱平均密度，kg/m
3
； 

     cp —套压，MPa。 
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对于低气油比含水油井，可采用在泵下加

深尾管的方法来降低流压，以提高产量。对于

低含水高气油比井(除带喷者外)，加深尾管会

降低泵的充满系数，因为进入尾管后从油中分

出的气体将全部进入泵内。 

抽油井工作制度与含水的变化关系也随

出水层的情形而有所不同。当油层和水层压力

相同(或油水同层)时，油井含水不随工作制度

而改变；当出油层压力高于出水层压力时，增

大总采液量(降流压)，将引起油井含水量的上

升；当水层压力高于油层压力时，加大总采液

量，将使油井含水量下降。因此，在确定含水

井工作制度时，对油水层压力相同及水层压力

高于油层压力的井，从经济观点来讲，把产液

量增大到设备允许的抽汲量是合理的。同样 ，

也可利用油井在不同工作制度下产液量与含

水的变化情况来判断油水层的压力关系。例如，含水量随采液量的增加而下降时，则

说明出水层压力高于出油层压力。在具体分析一口抽油井的含水随工作制度变化时，

除了油水层压力的差别外，还要考虑油水层的采油(水)指数的不同所起的作用。 

 

3.6.2  地面示功图分析 

示功图是由载荷随位移的变化关系曲线所构成的封闭曲线图。表示悬点载荷与位

移关系的示功图称为地面示功图或光杆示功图。在实际工作中是以实测地面示功图作

为分析深井泵工作状况的主要依据。由于抽油井的情况较为复杂，在生产过程中，深

井泵将受到制造质量，安装质量，以及砂、蜡、水、气、稠油和腐蚀等多种因素的影

响，所以，实测示功图有时奇形怪状各不相同。为了能正确分析和解释示功图，常常

需要以绘制理论示功图为基础。 

(1)理论示功图及其分析 

1) 静载荷作用下的理论示功图 

 

图 3-27  含水井的油水界面 
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以悬点位移为横坐标，悬点载荷为纵坐标(图3-28)。 

在下死点A处的悬点静载荷为 rW ′，上冲程

开始后液柱载荷 lW ′逐渐加在柱塞上，并引起

抽油杆柱和油管柱的变形，载荷加完后，停

止变形( BB′=λ )。从B点以后悬点以不变的静

载荷 )( lr WW ′+′ 上行至上死点C。 

从上死点开始下行后，由于抽油杆柱和

油管柱的弹性，液柱载荷 lW ′是逐渐地由柱塞

转移到油管上，故悬点逐渐卸载。在D点卸载

完毕，悬点以固定的静载荷 rW ′继续下行至A

点。 

这样，在静载荷作用下的悬点理论示功

图为平行四边形ABCD。ABC为上冲程的静载荷

变化线。AB为加载线，加载过程中，游动凡尔和固定凡尔同时处于关闭状态；由于在B

点加载完毕，变形结束， BB′=λ ，柱塞与泵筒开始发生相对位移，固定凡尔也就开始打

开而吸入液体。故BC为吸入过程， PSBC = ， PS 为泵的冲程，在此过程中游动凡尔处于
关闭状态。由于在D点卸载完毕，变形结束， λ=′DD ，柱塞开始与泵筒发生向下的相对

位移，游动凡尔被顶开而开始排出液体。故DA为排出过程 pSDA= ，排出过程中固定凡

尔处于关闭状态。 

2) 考虑惯性载荷后的理论示功图 

考虑惯性载荷时，是把惯性载荷叠加在静载荷上。如不考虑抽油杆柱和液柱的弹

性对它们在光杆上引起的惯性载荷的影响，则作用在悬点上的惯性载荷的变化规律与

悬点加速度的变化规律是一致的。在上冲程中，前半冲程有一个由大变小的向下作用

的惯性载荷(增加悬点载荷)；后半冲程作用在悬点上的有一个由小变大的向上的惯性

载荷(减小悬点载荷)。在下冲程中，前半冲程作用在悬点的有一个由大变小的向上的

惯性载荷(减小悬点载荷)；后半冲程则是一个由小变大的向下作用(增加悬点载荷)的

惯性载荷。因此，由于惯性载荷的影响使静载荷的理论示功图的平行四边形ABCD被扭

歪成 ′ ′ ′ ′A B C D 。如图3-29所示。 

考虑振动时，则把抽油杆振动引起的悬点载荷叠加在四边形 ′ ′ ′ ′A B C D 上。由于抽

油杆柱的振动发生在粘性液体中，所以为阻尼振动。叠加之后在 ′ ′B C 线和 ′ ′D A 线上就

 

图 3-28  静载理论示功图 
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出现逐渐减弱的波浪线。 

(2)典型示功图分析 

典型示功图是指某一因素的影响十分明显，其形状代表了该因素影响下的基本特

征的示功图。虽然实际情况下，有多种因素影响示功图的形状，但总有其主要因素。

所以，示功图的形状也就反映着主要因素影响下的特征。 

下面就分析不同因素影响下的典型示功图。 

1)气体和充不满对示功图的影响 

图3-30为有明显气体影响的典型示功图。 

由于在下冲程末余隙内还残存一定数量的溶解气和压缩气，上冲程开始后泵内压

力因气体的膨胀而不能很快降低，使吸入凡尔打开滞后( B′点)，加载变慢。余隙越大，

残存的气量越多，泵口压力越低，则吸入凡尔打开滞后得越多，即 BB ′线越长。 

下冲程时，气体受压缩，泵内压力不能迅速提高，使排出凡尔滞后打开( D′点)，

卸载变慢( DC ′ )。泵的余隙越大，进入泵内的气量越多，则 DD ′线越长，示功图的“刀

把”越明显。 

气体使泵效降低的数值可用下式近似地计算： 

          S
DD

g
′=η′  

而充满系数 β为， 

          AD
DA ′=β  

当沉没度过小，供油不足，使液体不能充满工作筒时的示功图如图3-31所示。 

充不满的图形特点是下冲程中悬点载荷不能立即减小，只有当柱塞遇到液面时，

则迅速卸载。所以，卸载线较气体影响的卸

载线(图3-30)上的凸形弧线 CD ′ )陡而直。有
时，当柱塞碰到液面时，因振动载荷线会出

现波浪。快速抽汲时往往因撞击液面而发生

较大的冲击载荷使图形变形得很厉害。 

2)漏失对示功图的影响 

①排出部分的漏失  

上冲程时，泵内压力降低，柱塞两端产

生压差，使柱塞上面的液体经排出部分的不

严密处(凡尔及柱塞与衬套的间隙)漏到柱塞

下部的工作筒内，漏失速度随柱塞下面压力

的减小而增大。由于漏失到柱塞下面的液体有向

上的“顶托”作用，所以悬点载荷不能及时上升

到最大值，使加载缓慢(图3-32)。随着悬点运动

的加快，“顶托”作用相对减小，直到柱塞上行

速度大于漏失速度的瞬间，悬点载荷达到最大静

载荷(图3-32中的 B′点)。 

 

图3-31 充不满的示功图  

 

图3-32 泵排出部分漏失  
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当柱塞继续上行到后半冲程时，因活塞上行速度又逐渐减慢。在柱塞速度小于漏

失速度瞬间( C′ )点，又出现了漏失液体的“顶托”作用，使悬点负荷提前卸载。到上

死点时悬点载荷已降至 C ′′点。 

由于排出部分漏失的影响，吸入凡尔在 B′点才打开，滞后了 BB ′这样一段柱塞行程；

而在接近上冲程时又在 C′点提前关闭。这样柱塞的有效吸入行程 CBS pu ′′= ，在此情况下

的泵效 SCB /′′=η 。 

当漏失量很大时，由于漏失液体对柱塞的“顶托”作用很大，上冲程载荷远低于

最大载荷，如图3-32 CA ′′′ 所示，吸入凡尔始终是关闭的，泵的排量等于零。  

②吸入部分漏失  

下冲程开始后，由于吸入凡尔漏失使泵内压力不能及时提高，而延缓了卸载过程

(图3-33的 DC ′线)。同时，也使排出凡尔不能及时打开。 

当柱塞速度大于漏失速度后，泵内压力提高到大于液柱压力，将排出凡尔打开而

卸去液柱载荷。下冲程后半冲程中因柱塞速度减小，当小于漏失速度时，泵内压力降

低使排出凡尔提前关闭( A′点)，悬点提前加载。到达下死点时，悬点载荷已增加到 AA ′′ 。 

由于吸入部分的漏失而造成排出凡尔打开滞后( DD ′ )和提前关闭( AA′ )，活塞的有

效排出冲程 ADS ped ′′= 。这种情冲下的泵效 SAD /′′=η  。 

当吸入凡尔严重漏失时，排出凡尔一直不能打开，悬点不能卸载(图3-34)。 

吸入部分和排出部分同时漏失时的示功图是分别漏失时的图形的迭合，近似于椭

圆形(图3-35)。 

3)柱塞遇卡 

柱塞在泵筒内被卡死在某一位置时，在抽汲过程中柱塞无法移动而只有抽油杆的

伸缩变形，图形形状与被卡位置有关。图3-36为柱塞卡在泵筒中部时的实测示功图。

上冲程中，悬点载荷先是缓慢增加，将被压缩而弯曲的抽油杆柱拉直，到达卡死点位

置后，抽油杆柱受拉而伸长，悬点载荷以较大的比例增加。下冲程中，先是恢复弹性

变形，到卡死点后，抽油杆柱被压缩而发生弯曲。所以，在卡死点之前后悬点以不同

的比例增载或减载，示功图出现两个斜率段。 

          

    图3-33 吸入凡尔漏失       图3-34  吸入凡尔严重漏失  

        

图3-35 吸入凡尔和排出凡尔同时漏失    图3-36 活塞卡在泵筒中部  
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4)带喷井的示功图 

具有一定自喷能力的抽油井，抽汲实际上只起诱喷和助喷作用。在抽汲过程中，

游动凡尔和固定凡尔处于同时打开状态，液柱载荷基本加不到悬点。示功图的位置和

载荷变化的大小取决于喷势的强弱及抽汲液体的粘度。图3-37和3-38为不同喷势及不

同粘度的带喷井的实测示功图。 

5)抽油杆断脱 

抽油杆断脱后的悬点载荷实际上是断脱点以上的抽油杆柱重量，只是由于摩擦力，

才使上下载荷线不重合。图形的位置取决于断脱点的位置。图3-39为抽油杆柱在接近

中部断脱时的示功图。 

抽油杆柱的断脱位置可根据下式来估算： 

          gqb
hCL

r′
=  

式中  L—自井口算起的断脱点位置，m； 

      C—测示功图所用动力仪的力比，N/mm； 

      h—示功图中线至基线的距离，mm； 

      rq′—每米抽油杆柱的质量，kg/m； 

      b—抽油杆在液体中的失重系数； 

      g—重力加速度，m/s
2
； 

断脱位置比较低的示功图，同有些带喷井的示功图，往往是一样的。但带喷井泵

效高、产量大，而断脱的井，产量却等于零。 

6)其它情况 

油井结蜡及出砂和活塞在泵筒中下入位置不当，都会反映在示功图上。如图3-40

及3-41为出砂井和结蜡井，在正常抽油时所测得的示功图。 

           

图3-37 喷势强、油稀带喷          图3-38 喷势弱、油稠带喷  

     

图3-39 抽油杆断脱            图3-40 出砂井  
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图3-42为管式泵活塞下得过高，在上冲程中活塞全部脱出工作筒的油井所测得的

示功图。由于活塞脱出工作筒，在上冲程中悬点突然卸载。图3-43为防冲距过小，活

塞在下死点与固定凡尔相撞的示功图。 

由于泵的工作条件比较复杂，在解释示功图时，必须全面了解油井情况(井下设备、

管理措施、目前产量、液面、气油比……，以及以往的生产情况等)，才能对泵的工作

状况和产生不正常的原因做出判断。 

前面所讲的示功图分析，往往只能对泵的工

作状况做某些定性分析，而无法做出定量的判

断。在深井快速抽汲的条件下，由于泵的工作状况(活塞负荷的变化)要通过上千米的

抽油杆柱传递到地面上，在传递过程中，因抽油杆柱的振动等因素，使载荷的变化复

杂化了。因此，地面示功图的形状很不规则，往往对泵的工作状况无法做出任何推断。 

在30年代曾用井下动力仪直接测量泵的示功图，以便对泵的工作状况做出判断。

这样，可消除分析中的许多不定因素，大大地简化了解释工作。然而仪器使用量大，

工艺比较麻烦，因而未能推广，只用于一些专门的研究。八十年代以来广泛地利用数

学方法将地面示功图转换成泵示功图进行分析的计算机诊断技术，大大地提高了抽油

系统工况分析水平。 

 

3.6.3  抽油井工况诊断技术—井下示功图分析 

抽油井计算机诊断是根据实测光杆载荷和位移利用数学方法借助于计算机来求得

各级抽油杆柱截面和泵上的载荷及位移，从而绘出井下示功图，并根据它们来判断和

分析全套抽油设备的工作状况。其中包括：计算各级抽油杆顶部断面上的应力；估算

泵口压力；判断油井潜能；计算活塞冲程和泵效；检验泵及油管锚的机械状况；以及

计算和绘制扭矩曲线，并进行平衡和功率的计算与分析。 

(1)诊断技术的理论基础 

诊断技术是把抽油杆柱作为一根井下动态的传导线。其下端的泵作为发送器，上

端的动力仪作为接收器。井下泵的工作状况以应力波的形式沿抽油杆柱以声波速度传

递到地面。把地面记录的资料经过数学处理，就可定量地推断泵的工作情况。应力波

在抽油杆柱中的传播过程可用带阻尼的波动方程来描述： 

t
txUcx

txat
txU

∂
∂

−
∂

∂
=

∂
∂ ),(),(),(

2

2
2

2

2

                                  (3-117) 

 
图3-43 防冲距过小活塞碰 

固定凡尔的示功图 
          

     图3-41 结蜡井             图3-42 管式泵活塞脱出工作筒  
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式中  ),( txU —抽油杆柱任一截面(Ｘ处)在任意时刻t时的位移； 

       a—应力波在抽油杆柱中的传播速度； 

       c—阻尼系数。 

以式(3-117)作为诊断技术中描述抽油杆柱动态的基本微分方程。 

用以截尾傅立叶级数表示的悬点动负荷函数 ( )TD 及光杆位移函数 ( )TU 作为边界条

件： 

∑
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)sincos(2)(                               (3-118) 

∑
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0 )sincos(2)(                               (3-119) 

因为方程(3-117)中不包含有抽油过程中保持不变的重力项，所以采用悬点总载荷

中减去抽油杆柱重量后得到的动负荷函数 ( )TD 为力的边界条件。 ( )TD 及 ( )TU 的傅立叶

系数 0σ 、 nσ 、 nτ 及 0ν 、 nν 、 nδ 可分别用下面的公式求得： 
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式中  ω—曲柄角速度； 

       T —抽汲周期。 

实际工作中 D t( )及U t( )是以曲线(或数值)形式给出的，所以傅立叶系数可用近似

的数值积分来确定。 

以式(3-118)和(3-119)为边界条件，用分离变量法解方程(3-117)，可得抽油杆柱

任意深度X断面的位移随时间的变化： 

∑
=

ω+ω+ν+σ=
n

n
nn

r
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1

00 )sin)(cos)((22),(                  (3-120) 

根据虎克定律， 

            x
txUEAtxF r ∂

∂= ),(),(  

则抽油杆柱任意深度 x断面上的动负荷函数随时间的变化为： 
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                (3-121) 

在t时间， x断面上的总载荷等于 ( )txF , 加 x断面以下的抽油杆柱的重量。 
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上述公式适用于单级杆柱，对于多级杆柱只需要做相应的扩充就可得到类似的计

算式。 

根据地面示功图计算井下示功图时，必须首先确定阻尼系数。抽油杆柱系统的阻

尼力包括粘滞阻尼力和非粘滞阻尼力。粘滞阻尼力有抽油杆、接箍与液体之间的粘滞

摩擦力，泵阀和阀座内孔的流体压力损失等。非粘滞阻尼力包括杆柱及接箍与油管之

间的非粘滞性摩擦力；光杆与盘根之间的摩擦力；泵柱塞与泵筒之间的摩擦损失等。

可用等值阻尼来代替真实阻尼。代替的条件是以系统中消除等值阻尼力时，每一个循

环中的能量与消除真实阻尼时相同。从而可以推导出阻尼系数公式。可用抽油杆柱在

一个循环中由粘滞阻尼引起的摩擦功来确定的阻尼系数: 
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式中  µ—液体粘度，Pa·s； 

      rρ —抽油杆的密度，kg/m
3
； 

      rA —抽油杆的截面积，m
2
； 

      tD —油管直径，m； 

      rD —抽油杆直径，m； 

      L—抽油杆长度，m。 

上式只适用于单级抽油杆体，在实际计算中还应附加接箍引起的阻尼。 

(2)诊断技术的应用 

只要预先给计算机装入诊断程序及井的有关数据和测得的光杆位移及负荷随时间

的变化值，就可计算出抽油杆柱各级断面和泵的示功图，并提供必要的判断和分析结

果，目前已有将光杆载荷 、位移测量、数据采集、诊断软件和计算机集于一体的有杆

泵井诊断仪用于现场。 
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1)判断泵的工作状况及计算泵排量 

把地面示功图或悬点载荷与时间的关系用计算机进行数学处理之后，由于消除了

抽油杆柱的变形、杆柱的粘滞阻力、振动和惯性等的影响，将会得到形状简单而又能

真实反映泵工作状况的井下示功图。 

利用深井泵工作的基本概念难于做出定性分析的地面示功图，根据泵的示功图，

不仅很容易对影响深井泵工作的各种因素做出定性分析，而且可以求得柱塞冲程和有

效排出冲程，从而可以计算出泵排量及油井产量。 

在理想情况下(油管锚定，没有气体影响和漏失等)，泵的示功图为矩形(图3-44a)， 
长边表示柱塞冲程，短边表示液体载荷。油管

未锚定时，泵的示功图将变成平行四边形(图

3-44b)，其长边的长度表示柱塞相对于泵筒的
冲程长度。图3-45和图3-46为油管和未锚定时，

泵正常工作的典型实际示功图。 

当油管锚定而只有气体影响或供液不足

时，泵的示功图如图3-44c和d所示。柱塞的有

效 排 出 冲 程 为 peS ， 泵 的 充 满 程 度 则 为

( ) pgpe SSS /∆− 。 pS 为柱塞冲程； gS∆ 为用游动凡

尔打开后柱塞下行时从泵内排出的自由气体体

积折算的柱塞位移量。图3-47为典型的受气体

影响的井，经计算机处理后的示功图。 

 

     图3-44 几种典型情况下泵的    图3-45 唐566井地面和泵的示功图 

             理论示功图                    (油管锚定)  

 

图3-46 港333井地面和井下示功图

(油管未锚定) 
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当油管锚定而只有漏失存在时的示功图如图3-44e和f所示。图3-48 和图3-49 分

别为固定凡尔漏失和游动凡尔漏失的实际井的示功图。 

当上述各种情况不同程度地交织在一起时，将会给正确地判断各个因素的影响程

度带来一些困难，然而比用地面示功图判断要简单得多。譬如，实测示功图有气体影

响时，一方面可从泵示功图形状来判断，同时，也可以用液体载荷的大小判断(气体影

响严重的井，一般来说，液体载荷相对比较小)。那么是否存在漏失呢？可根据用有效

排出冲程计算出考虑了 gS∆  和原油地面收缩之后的排量同地面实际产量的比较来判

断。如果两者相近，则说明没有漏失(或者很小)，泵的机械状况是良好的；如果后者

远小于前者，则说明漏失严重。如果严重的漏失在示功图上没有明显的反映，则说明

油管或出油管线发生漏失。 

2)计算各级杆柱的应力和分析杆柱组合的合理性 

根据抽油杆柱各级顶部断面上的示功图就可计算出该断面上的最大、最小应力及

许用应力以及应力范围比，并判断抽油杆柱是否超载及杆柱组合是否合理。 

3)计算和分析抽油机扭矩、平衡及功率 

由悬点载荷及其在曲柄轴上造成的扭矩及悬点运动速度与悬点功率之间的关系，

可得： 

ω= 0VTF                                                     (3-123) 

式中  TF —扭矩因数； 

       0V —悬点运动速度； 

       ω—曲柄角速度。 

对式(3-119)求导，并代入式(3-123)可得： 

∑
=

ωδ+ων−=
n

n
nn tnntnnFT

1

)cossin(                                (3-124) 

      

 

       图3-47 濮3-1井地面和井下示功图    图3-48 濮1-150井地面和泵的示功图 

              (气体影响)                        (固定凡尔漏失) 

 

求得扭矩因数后就可绘制扭矩曲线和进行扭矩分析，并计算、分析抽油机的平衡

状况和功率利用情况。 

4)估算泵口压力及预测油井产量 
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由泵的示功图求得液体载荷 Wf后，可由下式估算泵口压力： 

pfhi AWpLGPp /)( −+⋅=  

式中  iP—泵口压力； 

       GP—油管内的压力梯度； 

       hp —井口回压； 

       L—泵深； 

       fW —液体载荷； 

       pA —柱塞截面积。 

泵口压力计算的准确程度主要取决于油管内

流体的平均密度。抽汲不含气或含气很少的液体

时，直接用液体平均密度计算压力梯度，一般就

能获得较可靠的泵口压力。对于含气较大的液体，

应按计算气－液两相垂直管流动的方法计算混合

物密度。另外，诊断的数学模型中没有考虑到井

下的非粘滞性机械摩擦(如柱塞和衬套、抽油杆与

油管，以及井口光杆与盘根盒等的摩擦)，如果在根据泵的示功图确定 fW 时，不做适当

修正，对 iP的计算结果也会带来影响，特别是井斜较大或油管发生弯曲的井。对于漏
失比较严重的井，根据泵的示功图也难确定出比较准确的 fW 值。如果井下非粘滞性摩

擦很大，也可以由泵的示功图上加以判断，从而可以找到 iP明显偏低的原因。通常直接
用油管内液体密度计算压力梯度后求得的 iP值为其上限。油管内气量愈少，则愈接近
上限值。 

泵下至油层中部，则泵口压力就是井底流动压力。因此，只要几个工作制度下的

产量及泵口压力，根据相应于油井生产条件下的油流入井计算方法就可计算油井流入

动态曲线，进而可预测新的抽汲参数下油井的产量及油井潜能。如果泵口距油层中部

较远，就必须根据气液两相垂直管流计算泵口到油层中部的压力损失之后，才能得到

井底流动压力。 

5)其它 

对于泵下装油管锚或封隔器的油井，泵示功图的加载线基本上是垂直的(图3-44及

图3-45)，如果加载线明显倾斜或出现转折(图3-44)，则说明油管锚或封隔器未能有效

的固定油管。 

图3-50所示的港11井的示功图，在上冲程中存在明显的非粘滞性摩擦，上冲程的

载荷明显地超过下冲程开始的数值。这是因为泵下装有支承式封隔器，在上冲程中，

由于活塞效应泵以上的部分油管发生螺旋弯曲，从而使抽油杆和油管产生很大的机械

摩擦力；在下冲程中，液体载荷通过固定凡尔作用在油管上，中和点下移，活塞效应

消失，泵以上油管的弯曲以及由此而引起的机械摩擦也随之消失。故下冲程中并不存

在这种非粘滞性摩擦。在建立诊断的数学模型时，正是由于没有考虑油管弯形及井下

各种特殊的非粘滞摩擦力，从而有可能根据泵的示功图来判断油管锚的工作状况及出

现某些特殊摩擦的情况。 

 
图3-49 卫3-11井地面和泵的 

        示功图(游动凡尔漏失) 
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通过计算机诊断可了解抽油系统的全部工况及存在的问题，将会加强措施的针对

性，减少作业的盲目性，有助于提高措施的

成功率。 

(3)诊断技术的发展状况 

1966 年美国 S.G 吉布思和 A.B 内里研

究出诊断分析技术。斯凯弗与坚尼斯对等步

长差分格式在遇到杆性质发生变化的单元

的等效性质进行了研究。J.F 李提出了变步

长差分格式，可用于各级杆及混合杆。1989

年陈家林用快速付氏变换求解诊断模型，大

大加快了运算速度。由于目前计算机诊断技

术的理论基础是 S.G 吉布斯建立的一维带

阻尼的波动方程。该方程只考虑了抽油杆的

惯性，而忽略了液柱的惯性。1981 年 D.R 道梯和 Z.施密特建立了考虑液柱惯性的二维

预测模型。有杆抽油井故障诊断的新发展是采用人工智能(AI)技术。即使用模式识别

技术、专家系统及神经网络技术来判断泵的工作状况。 

 

附录 A： 

  美国石油学会推荐的有杆抽油系统 

设计计算方法—API RP 11L 
 

1954年美国成立了一个非营利的有杆抽油研究公司，由中西部研究院在模拟计算

机上完成了一系列研究。API RP 11L方法是在归纳和总结电模拟研究成果的基础上提

出的。它由以无因次量表示的一系列图表和简单计算公式所组成。经API专门组推荐，

于1967年公开发表，即API RP 11L。这套方法主要用于设计和预测。同时，还以公报

形式发表了1100多张以无因次量表示由模拟计算机得到的示功图(即API BUL 11L
2
)，

可用来进行类比分析。 

API RP 11L方法的计算内容包括：柱塞冲程 pS ；泵排量 PD；光杆最大载荷 PPRL；

光杆最小载荷 MPRL；最大扭矩 PT ；光杆马力 PRHR；有效平衡值 CBE。 

(1)基本假设及基本示功图 

1)基本假设 

a.普通型游梁式抽油机； 

b.低滑差，即转数随负载变化很小的硬特性电动机； 

 

图 3-50 港 11 井地面和井下示功图 
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c.模拟的是上粗下细的级次杆； 

d.泵完全充满(没有气体影响)； 

e.井下摩擦正常； 

f.假定油管是锚定的； 

g.抽油机是完全平衡的，并且假定传动效率为100%； 

h.未考虑具体抽油机的几何特性； 

i.计算最大扭矩时，认为最大、最

小载荷发生在曲柄位于75°和285° 处。 

2)基本示功图 

在计算中所采用的基本载荷，是根

据图 3-51中表示的基本示功图来定义

的。 

N =0时，光杆示功图为一平行四边

形，它表示静载荷的变化。此时， 

          
rf

rf

WMPRL
WFPPRL

=
+= 0  

N >0时的示功图是考虑动载荷以

后，光杆载荷的变化。此时， 

          
2

1

FWMPRL
WFPPRL

rf

rf

−=
+=

 

    式中  0F —考虑沉没压力后，作用在整个活塞截面积上的液柱载荷；即上冲
程中作用在活塞上、下的载荷差； 

          rfW —考虑液体浮力后的抽油杆柱载荷(即抽油杆柱在液体中的重力)，

也是下冲程 的静载荷； 

          1F —最大载荷系数，是液柱载荷 0F 与上冲程最大动载之和； 

          2F  —最小载荷系数，即下冲程最大动载荷。 

(2)基本符号及无因次变量的含义 

1)基本符号及单位 

       pS —柱塞冲程，m； 

      PD—泵排量，m
3
/d； 

    PPRL—光杆最大载荷，N； 

    MPRL—光杆最小载荷，N； 

      PT —最大扭矩，N.m； 

    PRHP—光杆功率，kW； 

     CBE—有效平衡值，N； 

       H —净提升高度(动液面深度)，m； 

       L—下泵深度，m； 

       N—冲数，rpm； 

       S—光杆冲程， m； 

 

图3-51 基本示功图 
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       D—柱塞直径，m(或cm、mm)； 

       rE —抽油杆弹性常数，m/(N.m)； 

       tE —油管弹性常数，m/(N.m)； 

          EAE
r

r
1= ；       EAE

t
t

1=  

rE 表示1米长的抽油杆在1牛力的作用下的伸长量； tE 表示1米长油管在1牛力的作

用下的伸长量。 

    E—钢的弹性模量， 111006.2 × Pa； 

    rA —抽油杆截面积，m
2
； 

    tA —油管金属截面积，m
2
； 

    rK —整个抽油杆柱的弹簧常数，N/m； 

        L
EAK r

r = —将整个抽油杆柱拉伸1m所需要的力(N)。 

    tK —油管柱未固定部分的弹簧常数，N/m； 

        L
EAK t

t = —将未锚定的油管柱拉伸1米所需要的力(N)。 

    0N —单级杆柱的固有频率(自由振动频率)，rpm； 

          L
a

L
aN 156040 =×=  

     a—声波在抽油杆柱中的传播速度，m/s(理论值为5100m/s，美国抽油计算

中多采用4968m/s)。 

      0N ′—多级杆柱的固有频率，rpm； 

          L
aFN c

15
0 ⋅=′  

      cF —多级杆频率修改系数，随杆柱组合而变，一般在1～1.2 之间，单级杆

柱为1。可由API RP 11L 的表3.1或附图 A1～A3查得。 

      T —曲柄扭矩，N.m； 

      rW —每米抽油杆的重力，N/m； 

      3F —光杆功率系数；  

      aT — 3.0/ ≠rrf SKW 最大扭矩的调整常数。 

      021 FFF 、、 及 rfW 同前。 

2)无因次自变量 

无因次冲数 0/ NN (或 0/ NN ′  )：冲数N与抽油杆柱固有频率 0N (或 0N′ )之比。 

无因次抽油杆伸长量 rSKF /0 ：抽油杆柱的伸长量 rKF /0 与光杆冲程之比。 rKF /0 表示

在液柱载荷 0F 作用下抽油杆柱的实际伸长量。 rSK 表示整个杆柱拉伸S米(一个冲程长度)

所需要的力(牛)， rSKF /0 也称无因次液柱载荷。 

3)无因次因变量   

rSKF /1 用来计算光杆最大载荷的无因次最大动载荷函数； 

rSKF /2 用来计算光杆最小载荷的无因次最大动载荷； 
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rKST 2/2 用来计算最大扭矩的无因次扭矩； 

rSKF /3 用来计算光杆功率的无因次载荷； 

SS p/ 用来计算活塞冲程的无因次活塞冲程。 

(3)计算公式 

1)柱塞冲程 

t

p
p KFSS

SS 1)( 0−×=    m                                (3-125) 

)/( SSp 可根据 0/ NN ′和 rSKF /0  由图3-52查得。式中 tKF /0 是油管的伸长量。油管锚定

时， 0/0 =tKF  则 SSSS Pp )/(= 。 

 

图3-52  pS /S～N/ 0N ′曲线(API  RP  11L,图3.1) 

 

2)泵排量 
21131.0 NDSPD p×=     m

3
/d                             (3-126) 

式中D为cm。 

3)最大载荷 
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r
r

rf SKSK
FWPPRL ×






+= 1   N                              (3-127) 

( rSKF /1 )可根据 0/ NN 和 rSKF /0 由图3-53查得。 

 

 
图3-53 rSKF /1 ～ 0/ NN 曲线(API  RP  11L,图3.2) 

 

4)最小载荷 

r
r

rf SKSK
FWMPRL ×−= )( 2   N                              (3-128) 

( SKF /2 )可根据 0/ NN 和 rSKF /0 由图3-54查得。 
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图3-54 rSKF /2 ～ 0/ NN 曲线(API  RP  11L,图3.3) 

 

5)最大扭矩 

ar
r

TSSKKS
TPT ×××= 2)2( 2       N.m                        (3-129) 

( rKST 2/2 )可根据 0/ NN 和 rSKF /0 由图3-55查得。 
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图3-55 
r

rf

SK
W

=0.3时的2 rKST 2/ ～ 0/ NN 曲线(API  RP  11L,图3.4) 

 

当 3.0/ ≠rrf SKW 时，先根据 0/ NN ′和 rSKF /0  查图3-55a得到调整百分数C(用内插法)。

再用调整百分数C和 rrf SKW /  计算 aT ： 

aT =1+0.1C( rrf SKW / -0.3)                            (3-129a) 

6)光杆马力 

)601000/(3 ×××





= NSSKSK

FPRHR r
r

   kW                   (3-130) 

)/( 3 rSKF 可根据 0/ NN 和 rSKF /0 由图3-56查得。 

7)有效平衡值 
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CBE W
F

rf= +106
2

0. ( )    N                           (3-131) 

 

 

图3-55a   3.0≠
r

rf

SK
W

时确定 aT 的辅助曲线(API  RP 11L,图3.6) 

 

[例]  已知：S=1.8 m，N=8 rpm，62 mm油管，19 mm抽油杆(单级)，泵深L=603.8 

m，泵径D=56 mm，抽汲液体密度 934=ρl  kg/m
3
(含水34％)。试按API RP 11L方法计算各

项抽汲工况指标。 

[解] 

1.计算基本参数 00 ,,,,,, FFNKKWW ctrrfr 及、    

(1)查表得19mm抽油杆柱每米的质量 3.2=rq  kg/m， 

则       56.2281.93.2 =×=rW  N/m 

(2)计算 rfW  

         )1(
s

l
rrf LWW

ρ
ρ−×=  
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            )
7850
9341(56.228.903 −××=  

            =17964 N 

 

 

图3-56 
rSK

F3 ～
0N

N
曲线(API RP 11L,图3.5) 

 

(3)计算 tr KK及  

          649598.903
1085.21006.2 411

=×××==
−

L
EAK r

r  N/m 

          4/10)2.63.7(4/)( 42222 −×π×−=π−= titot DDA  

                      =11.66×10-4
m

2
 

          8.903
1066.111006.2 411 −×××== L

EAK t
t =265762N/m 

(4)计算 0N 及 0N ′  
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          8.903
51001515

0
×== L

aN  

             =83.64  rpm 

由于采用单级杆柱， 00,1 NNFc ′== 。 

(5)计算 0F  

忽略沉没度，则 HL = 。并设井口回压为零。 

活塞截面积 41063.24 −×=pA  m
2
 

          81.99348.9031063.24 4
0 ××××=ρ= −gLAF lp  

                  =20396 N 

 

2.计算无因次变量 

          

3.01536.0649598.1
17964

0945.064.86
8

1744.0649598.1
20396

0

0

≠=
×

=

==

=×=

r

rf

r

SK
W
N
N
SK
F

 

 

3.计算抽汲工况指标 

(1)柱塞冲程 

由图3-52查得 

           

t

p
p

p

K
FSS

SS

SS
0)(

85.0)/(

−=

=
 

             265762
203968.185.0 −×=  

             =1.453 m 

(2)泵排量 

          22 56.58453.11131.01131.0 ×××=×= NDSPD p =41.23 m
3
/d 

(3)最大载荷 

由图3-53查得 23.0)/( 1 =rSKF  

          r
r

rf SKSK
FWPPRL )( 1+=  

              11692623.017964 ×+=  

              =44857 N 

(4)最小载荷 

由图3-54查得 03.0)/( 2 =rSKF  

          r
r

rf SKSK
FWMPRL )( 2−=  

               11692603.017964 ×−=  

               =14456 N 
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(5)最大扭矩 

图3-55查得 518.0)//2( 2 =rKST 。由图3-55a根据 1744.0/0 =SKrF 和 0945.0/ 0 =′NN和 查得调

整百分数为6.25％。由6.25％利用式(3-129a)得 91.0=aT 。 

          ar
r

TSSK
KS
TPT ×××=

2
)2( 2  

             1513091.02
8.1116926158.0 =×××=  N.m 

(6)光杆功率 

由图3-56查得 158.0)/( 3 =rSKF  

           60000/)( 3 NSSKSK
FPRHP r

r
××=  

                43.460000/88.1116926158.0 =×××=  kW 

(7)有效平衡值 

           )2
2039617964(06.1)2

1(06.1 0 +×=+= FWCBE rf  

               =29852 N 
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