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Introduction 

 Le terme design, est un verbe qui a le sens de configurer une garniture de forage en 

utilisant les composants disponibles sur chantier. Le terme peut aussi être utilisé comme un 

nom, exprimant une configuration de garniture de forage à objectif bien défini. Design tels 

que utilisés ici ne signifie pas qu’établir les attributs d’un composant individuel. Au lieu de 

cela, les étapes décrites dans ce mémoire sont destinées à établir si l’utilisation des 

composants préexistants dans le forage de la section spécifique du trou est acceptable. 

 Lors du design d’une garniture, l’objectif général du concepteur est d’arriver à la 

configuration permettant de forer le trou du diamètre souhaité à la profondeur désirée, tout 

en optimisant les besoins dans quatre domaines principaux : 

. La solidité structurelle : la garniture doit rester intacte, fonctionnel, et exempte 

de fuites. 

. Hydraulique, nettoyage du trou et ROP : débit des pompes, pertes de charge, 

vitesses annulaires et les régimes d’écoulement doivent répondre à toute les 

exigences du forage, tout en restant dans les limites de pression et de débit 

imposées par le trou, les pompes de forage et les équipements de surface. 

. Control directionnel et mesures : les composants de la garniture doivent 

permettre de diriger l’outil dans la trajectoire souhaitée, et doivent accomplir 

la surveillance et les mesures requises pour l’intervalle de trou foré. 

. Evitement et récupération des composants coincés : la garniture doit être 

configurée  pour accomplir les opérations nécessaires avec le plus faible risque 

de coincement, et la plus grande probabilité de récupération si elle se coince. 

Les besoins du concepteur seront largement influencés par d’autres facteurs tels que 

les capacités de l’installation, facteurs géologiques et le prix des équipements et leurs 

disponibilités. 

 Le design de la garniture de forage ne doit pas être séparé  de l’opération. Par 

exemple, un design correct pour un poids spécifique sur l’outil peut être incorrect pour un 

autre. Ainsi, le concepteur déterminera d’abord les conditions d’exploitation probables à 

appliquer sur la garniture dans chaque phase. Une fois le design terminé le concepteur doit 



      Erreur ! Utilisez l'onglet Accueil pour appliquer Heading 1 au texte que vous souhaitez 

faire apparaître ici.  

 

 

également s’assurer que l’équipe sur le plancher comprend les conditions de fonctionnement 

et les charges qui peuvent être logées en toute sécurité dans le design. 

 L’inspection est un autre coté qui ne doit pas être séparé du design. Etant donné que 

la plupart des composants sont loués, ils auront accumulé des traces d’usure et de fatigue 

lors des emplois précédents. Le processus d’inspection vise à garantir que chaque composant 

possède réellement les attributs dimensionnels et métallurgiques requis par le design. 

 Lors de le design visant à prévenir la fatigue, la fissuration sous contrainte par des 

sulfures, elle ne doit pas être séparée de l’environnement chimique dans lequel la garniture 

de forage fonctionnera. Le contrôle des réactions corrosives entre la colonne de forage et la 

boue ou les fluides de formation constitue une partie essentielle du processus de design de 

ces mécanismes. Les réactions corrosives ne sont pas prises en compte dans les méthodes de 

calcul de surcharge de cette norme.
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 Recherche bibliographique 

L’étude bibliographique entreprise sur le design de la garniture de forage en puits 

verticaux et déviés a été largement discutée dans plusieurs articles. 

Ci-dessous quelques exemples d’auteur qui ont travaillé sur ce sujet : 

Bailey et Biediger [2] 

Ils ont étudié des outils de design pour atténuer les vibrations du forage, basés sur un 

modèle dynamique latéral dans le domaine fréquentiel de l’assemblage de fond de trou 

(BHA), dans lequel chaque configuration candidate de BHA (Bottomhole Assembly) est 

modélisée en générant une description similaire à un diagramme de fishing, en construisant 

un calcul mathématique, modèle de cette description comprenant une série d'éléments de 

faisceau court, et calculant la réponse en fréquence forcée en régime permanent du modèle 

BHA à l'excitation à une série de vitesses de rotation pour les paramètres de fonctionnement 

donnés, à la condition que les points de contact de l'assemblage soient contraints à  le puits.  

Les indices de vibration calculés à partir de ce modèle BHA latéral dans le domaine 

fréquentiel sont de bons prédicteurs des performances du forage, à la fois positivement et 

négativement.  Certes, un processus de design de BHA doit prendre en compte d'autres 

facteurs, mais il est essentiel de prendre en compte les résultats du modèle dynamique pour 

un forage de haute performance. 

Chen [3] 

Il a développé un nouveau programme d'assemblage de fond de trou (BHA) dont 

l'objectif est de fournir le design optimal. Ce programme permet aux utilisateurs d'exécuter 

des modèles statiques et dynamiques dans la même application, ce qui permet de gagner du 

temps et de minimiser les erreurs.  

 Static Model Theory 

La méthode conventionnelle des éléments finis. Il a été démontré que la 

précision requise pour la modélisation BHA statique n’était pas assez précise, 

en particulier pour les systèmes orientables, tels que les moteurs et les systèmes 

orientables rotatifs.  En conséquence, il a été décidé d'adopter la méthode semi-

analytique qui résoudra les équations de BHA de Lubinski. 
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Dynamic Model Theory 

 Est un hybride de méthodes analytiques et d'éléments finis basés sur la théorie 

de l'état d'équilibre.  L'analyse statique est d'abord exécutée pour obtenir les 

conditions aux limites, telles que l'emplacement du point tangentiel et les 

contacts au niveau des stabilisateurs.  Les conditions aux limites sont ensuite 

utilisées pour construire les matrices de masse et de rigidité de la BHA. 

Lubinski [4] 

Il a étudié les types de doglegs, en particulier deux types extrêmes idéalisés, le dogleg 

progressif et le brutal.  Il a également examiné les forces exercées sur les joints des outils et 

entre la garniture de forage et la paroi du trou ou du carter.   

Il a présenté le premier traitement rigoureux de la stabilité de la garniture. Dans son 

travail, un flambage bidimensionnel des tiges de forage dans des puits verticaux et ses effets 

sur l'inclinaison du trépan, l'analyse de la forme du garniture, la force de contact avec le mur 

et les moments de flexion ont été présentés et discutés de manière approfondie.   

La solution de Lubinski pour la charge critique de flambage utilisait des séries de 

puissance pour résoudre l'équation différentielle régissant le problème d'instabilité.  

L'utilisation de la méthode de Lubinski conduit à un résultat très précis exprimé sous forme 

de séries de puissances.  Cependant, pour les garnitures longues, les termes de la série 

deviennent très longs et, après un certain temps, les calculs peuvent conduire à des résultats 

inexacts.   

Il a également étudié les ruptures en fatigue des raccords à collet de perçage, sachant 

que le point le plus faible de la garniture de collets est les raccords.  Des estimations 

raisonnables des moments de flexion maximaux auxquels des masses tiges de différentes 

tailles peuvent être soumises sans fatigue ont été calculées à partir des informations obtenues 

auprès de Hughes Tool Co. 

Suraydi [5] 

Il a développé une approche multi-échelles pour déterminer les conditions de 

chargement de chaque composant et de chaque connexion filetée sur la BHA et appliquer 

ces conditions de chargement établies à l'élément fini.  
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Il a examiné l'approche de la durée de vie en déformation qui nécessite une description 

de la réponse du matériau à l'élasto-cyclique,  déformations plastiques et relation entre ces 

déformations et l'endurance à la fatigue.  Et a repris que la durée de vie en fatigue peut être 

calculée à partir d’une séquence de souches locales ou d’une séquence de souches nominales 

à l’aide de facteurs de concentration.  La première est également appelée approche de 

déformation locale, ce qui est intéressant pour les enquêtes de fatigue pratiques où les 

déformations peuvent être mesurées à l'aide de jauges de contrainte.  L'approche de 

déformation locale connaît des applications plus larges dans le design en fatigue, car les 

modèles d'éléments finis peuvent fournir des déformations et des contraintes locales.  Cette 

dernière approche, qui implique des déformations nominales ainsi que des facteurs de 

concentration des déformations, présente une limitation similaire à celle des contraintes, 

étant donné que le facteur de concentration des déformations est très sensible à la géométrie 

et à la taille de l'entaille, ainsi qu'au matériau utilisé.  

 

Wu [6] 

 
Il a présenté une solution générique à la modélisation BHA par assemblage en fond de 

trou, qui consiste en un algorithme générique utilisant les équations de Lubinski pour la 

modélisation BHA (Bottomhole Assembly).  L'algorithme est conçu pour "auto-structurer" 

le modèle BHA en divisant des configurations BHA complexes en modules et segments 

indépendants.  Les modules sont délimités par deux stabilisateurs, les segments étant 

délimités par des composants BHA tels que des stabilisants, des coudes et des croisements, 

etc. Un processus récursif est utilisé pour dériver des solutions pour chacun des segments et 

des modules, un par un, à partir du  haut de la BHA (point tangentiel) jusqu'au bit.  Il ne reste 

que deux inconnues (et deux équations non linéaires) lorsque le processus récursif atteint le 

bit.  Les deux inconnues sont ensuite résolues par itération.  En conséquence, l'ensemble du 

processus est robuste et extrêmement efficace en termes de calcul.  L'avantage le plus 

important du nouvel algorithme est probablement sa précision, attribuée à l'utilisation 

d'équations de forme fermée.  Les données de terrain ont confirmé l'algorithme est plus 

précis que les programmes BHA à éléments finis couramment utilisés, en particulier pour 

les systèmes de moteurs orientables et les systèmes orientables rotatifs.  
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Les hypothèses suivantes sont utilisées dans son algorithme:  

 - Le BHA est modélisé en 2D. 

 - Les composants de la garniture se comportent de manière élastique.  

 - Le bit est centré dans le puits.  

 - Les effets dynamiques des tiges de forage et des fluides sont ignorés. 

 - Il y a au moins un stabilisateur dans la BHA 

Kwon [7] 

Il a présenté une nouvelle solution au flambage hélicoïdal prenant en compte le poids 

de la tige, donnant ainsi de véritables formes hélicoïdales des tiges déformées avec un pas 

d'hélice variable. Le changement de longueur et la contrainte de flexion peuvent être calculés 

à partir de la solution de flambage hélicoïdal.  De plus, il a intégré l'utilisation d'une nouvelle 

équation pour le jeu des outils dans les tiges à flexion hélicoïdale. 

Paslay et Cernocky [8]  

       Ils ont présenté une analyse du grossissement des contraintes de flexion dans les 

puits de forage déviés, ainsi que du design de la gaine et des calculs de fatigue.  Cela était 

très important pour montrer que, même si le flambage peut être présent dans une opération 

sans causer de problème, l'opération peut avoir d'autres conséquences, telles que 

l'augmentation du risque de défaillance par fatigue. 

Mitchel [9] 

           Il a analysé le problème de flambage prenant en compte l'effet des frottements.  

Il a été démontré que l’historique de charge était important pour déterminer l’état final d’un 

système avec frottement. Le travail présentait également des équations liant le coefficient de 

frottement et la force critique de flambage.  Il a été prouvé que le frottement avait un impact 

significatif sur le changement de longueur de tige en utilisant la théorie de la poutre mince, 

présenté en raison de la charge axiale. 
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Miska et Cunha [10] 

      Ils ont étendu leurs travaux sur l’influence du couple pour les tiges lestées sur les 

puits de forage inclinés et horizontaux.  Les exemples pratiques présentés dans ce document 

ont rassuré que le couple peut être ignoré pour la plupart des opérations sur le terrain.  Une 

analyse post-flambage a également été présentée selon le principe de la conservation de 

l'énergie mécanique.  L'équation dérivée pour la charge de flambage hélicoïdale critique 

confirme la solution numérique pour l'équation différentielle non linéaire présentée par 

Mitchell. 

Cheathan Et Patillo [11] 

      L’utilisation du principe du travail virtuel a permis de conclure qu’il existait une 

différence significative entre la relation force / pas pour les situations de chargement et de 

déchargement. Bien que supposant une tige en apesanteur. Ce travail est important pour faire 

la différence entre le début du processus de flambage et la situation après le flambage où une 

configuration hélicoïdale peut se produire. Ils ont également présenté les résultats de 

quelques tests expérimentaux à petite échelle. 

Schuh [12] 

Dans ce travail, les équations de flambage dérivées des sections droites du puits ont 

été étendues pour être utilisées dans des forages déviés par une analyse de l'influence d'un 

ajustement de la géométrie de la garniture afin de prendre en compte la forme de la tige 

déformée dans le trou de forage incurvé.  Il convient de noter que Schuh a supposé dans son 

travail l’équation de Dawson et Paslay pour le flambage sinusoïdal comme étant celle qui 

provoque le flambage hélicoïdal.  Cette hypothèse produira le calcul en hélice critique, la 

force de flambage devrait être supérieure à la force critique de flambage sinusoïdal.  Une des 

diverses études confirmant cette hypothèse du comportement de flambage des tiges dans les 

puits horizontaux et de leurs résultats pour le flambage sinusoïdal étaient les mêmes que 

ceux décrits par Chen et al (et précédemment par Dawson et Paslay).  
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 Synthèse 

La réalisation de cette recherche était d’une très grande importance car elle nous a 

permis d’une part d’acquérir de nouvelles connaissances concernant notre thème, et d’une 

autre part de voir l’évolution des efforts et l’importance accordée au design de la garniture 

de forage. 

Les recherches portant sur ce thème sont de plus en plus riches et importantes vu son 

indispensabilité dans le domaine du forage pétrolier ou bien hydraulique, la complexité des 

champs pétroliers en Algérie et la course vers l’amélioration des conditions de sécurité joue 

un grand rôle dans la valorisation et au développement de ce domaine. 

Ce que nous avons remarqué dans les articles consultés, c’est qu’il y a ceux qui ont 

basés leurs calculs sur les volumes finies (méthode classique) et ceux qui ont développé leurs 

propres méthodes en se basant sur des méthodes semi-analytiques Kwon [7] ou bien en 

développant un programme de calcul dédié Chen [3]. L’équation introduite par Lubinski 

[4] était la solution révolutionnaire qui a permis d’un développement assez rapide dans la 

période suivante. 

Ainsi, on a vu d’après ces articles que ce thème a été développé d’une manière continue 

et de plus en plus rapide dès la fin du 20éme siècle jusqu’à maintenant. En adaptant des 

nouvelles méthodes de calculs en créant des programmes innovants. Wu [6] En raison de 

l'utilisation d'équations mathématiques de forme fermée, on pense que son algorithme est le 

programme le plus précis de l'industrie.  Les comparaisons directes entre le nouveau code et 

les programmes BHA utilisant la méthode des éléments finis et les données de terrain 

confirment l'amélioration de la précision, notamment du nouveau code lors de la 

modélisation de moteurs et de systèmes orientables rotatifs. 
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 Propriétés mécaniques des tubulaires 

2.1.1 Résistance à la traction pure  

 

Lorsque l'on exerce une traction T sur une barre de section A, la contrainte de traction 

𝝈 produite à l'intérieur de la barre est : 

𝝈 =
𝑻

𝑨
............................................................................................ (1) 

𝝈 = Contrainte exercée sur la barre, psi. 

A = Section de la barre, 𝑖𝑛2 

T = traction exercée sur la barre, lbs. 

La valeur de tension maximal que l'on peut appliquer sur le corps d'une tige est donné 

dans le formulaire du foreur en fonction du grade et de la classe d'usure (voir caractéristiques 

mécaniques des tiges de forage). 

Tab.01: New, premium class and class 2 drill pipe torsional and tensile data. 

(API RP 7G, 15th edition, January 1, 1995) 
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2.1.2 Résistance à la torsion pure 

Lorsque l'on exerce un couple de torsion M (en fait, M est le moment du couple de torsion) 

sur une barre métallique de rayon R, la contrainte de torsion exercée sur cette barre est : 

𝝉 =
𝓜

(
𝑱

𝑹
)
........................................................................................ (2) 

 

𝝉 = Contrainte de torsion, en Pa,  

M= Moment du couple de torsion, en N.m, (avec M = 2 F.R)  

R = Rayon de la barre, en m,  

J = Moment d'inertie polaire de la barre, en m4. 

Pour les tiges de forage, le moment d'inertie polaire est : 

𝑱 =
𝝅

𝟐
(𝑹𝒆

𝟒 − 𝑹𝒊
𝟒)............................................................................(3) 

La contrainte de torsion est maximale sur la surface extérieure de la barre. C'est cette 

valeur que l'on considère dans le cas des tiges de forage, d'où  

𝝉𝒎𝒂𝒙 =
𝓜

(
𝑱

𝑹𝒆
)
......................................................................................(4) 

 

La contrainte de torsion maximale est toujours inférieure à la limite élastique. Les 

différentes théories expliquant le cisaillement conduisent à des valeurs du rapport
     𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏    

𝝉𝒎𝒂𝒙 
 

comprises entre 1.33 et 2. L'API a choisi √3 comme valeur.  

Avec cette valeur, le couple de torsion maximum applicable sur une tige est : 

𝑴𝒎𝒂𝒙 = 𝟎. 𝟓𝟓𝟕 . 𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏 . (
𝑱

𝑹𝒆
)....................................................(5) 

Où : 

σ emin: Limite élastique minimale de l'acier utilisé, en Pa,  

Mmax: Moment du couple de torsion maximal, en N.m. 

 



Chapitre 2 : Caractéristiques mécanique et géométrique de la garniture de forage 

20 

 

La valeur du couple de torsion maximal que l'on peut appliquer sur le corps d'une tige 

est donné dans le formulaire du foreur en fonction du grade et de la classe d'usure (voir 

caractéristiques mécaniques des tiges de forage). 

 

 

Tab.02: New, premium class and class 2 drill pipe torsional and tensile data. 

(API RP 7G, 15th edition, January 1, 1995) 

 

Remarque : 

Nous avons mentionné que la valeur de σe min   utilisée par l'API entraîne une 

déformation permanente de l'ordre de 0.5 %. On peut penser que la valeur du couple de 

torsion maximal définie par la relation (5) produit une déformation de la tige. Donc, il est 

préférable de limiter le moment du couple de torsion à 90 % de cette valeur.  

Mais couple maximum que l'on peut appliquer sur une tige est le couple de serrage de 

la connexion qui est bien inférieur à la valeur du couple admissible sur le corps de la tige. 

Donc, en général, le corps des tiges travaille loin du couple de torsion maximum admissible. 

2.1.3 Résistance à l'éclatement 

L'API utilise la formule de Barlow qui donne la pression intérieure maximale Pi max 

pour que la contrainte interne à la paroi de la tige ne dépasse pas la limite élastique σe min. 

Pour les tiges de classe I, la formule est : 

 

𝑷𝒊 𝒎𝒂𝒙 = 𝟎. 𝟖𝟕𝟓 . (
𝟐 .𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏 .  𝒆

𝑫
)......................................................(6) 
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e : Épaisseur nominale du corps de la tige (voir Formulaire du foreur - caractéristiques 

géométriques des tiges de forage). Le facteur 0.875 provient d'une tolérance à la 

fabrication de 12.5 % sur l'épaisseur des tiges neuves.  

D : Diamètre nominal extérieur du corps de la tige. 

Pour les autres classes, la formule est : 

𝑷𝒊 𝒎𝒂𝒙 = 𝟐 .
𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏 .  𝒆 

𝑫
..................................................................(7) 

e sera diminué de 20 % pour les tiges de classe S, de 30 % pour celles de classe II. 

Dans les deux formules précédentes, D et e sont exprimés en m, Pi max et   𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏  en Pa. 

Il est recommandé de limiter la pression appliquée (ou différence de pression entre 

l'extérieur et l'intérieur) à l'extérieur de la tige à 90 % de la pression maximum admissible Pimax.  

Le corps de la tige limite la pression d'éclatement que l'on peut appliquer sur cette tige. 

Remarque : 

Lorsqu' une tige est soumise à des pressions intérieure et extérieure, c'est la différence 

de pression existant entre l'intérieur et l'extérieur qu'il faut prendre en considération. 

2.1.4 Résistance à l'écrasement 

Plusieurs formules permettant de déterminer la valeur maximale de la pression 

extérieure que l'on peut exercer sur le corps d'une tige sont utilisées par l'API. La valeur du 

rapport D / e (e étant l'épaisseur nominale du corps de la tige et D le diamètre nominal du 

DP) indique quelle formule doit être employée. 

• La première formule est : 

𝑷𝒆 𝒎𝒂𝒙 = 𝟐 . 𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏 . (
(𝑫/ 𝒆)−𝟏

(𝑫/𝒆)𝟐
)......................................................(8) 

Cette formule s'applique lorsque le rapport D / e est :  

- Inférieur ou égal à 13.67 pour les tiges de grade E.  

- Inférieur ou égal à 12.83 pour les tiges de grade X 95.  

- Inférieur ou égal à 12.56 pour les tiges de grade G 105.  

- Inférieur ou égal à 11.90 pour les tiges de grade S 135.  
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• La seconde formule est : 

𝑷𝒆 𝒎𝒂𝒙 = 𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏 . (
𝑨′

(𝑫/𝒆)
− 𝑩′) − 𝑪..................................................(9) 

Les valeurs de A', B', C et du rapport D / e sont données dans le tableau suivant. 

Tab. 03 : Valeurs à utiliser dans la formule (9). 

Grade  A'  B'  C  D / e 

E  3.060  0.0642  1 805  de 13.67 à 23.09 

X 95  3.125  0.0745  2 405  de 12.83 à 21.21 

G 105  3.162  0.0795  2 700  de 12.56 à 20.66 

S 135  3.280  0.0945  3 600  de 11.90 à 19.14 

 

Les valeurs de A', B', C et du rapport D / e sont données dans le tableau suivant. 

Tab. 04 : Valeurs à utiliser dans la formule (10). 

Grade  A'  B'  C  D / e 

E  3.060  0.0642  1 805  de 13.67 à 23.09 

X 95  3.125  0.0745  2 405  de 12.83 à 21.21 

G 105  3.162  0.0795  2 700  de 12.56 à 20.66 

S 135  3.280  0.0945  3 600  de 11.90 à 19.14 

 

• La troisième formule est : 

𝑷𝒆 𝒎𝒂𝒙 =  𝝈𝒆 𝒎𝒊𝒏 . (
𝑨

(𝑫/𝒆)
− 𝑩).........................................................(10) 

Les valeurs de A, B et D / e sont données dans le tableau suivant. 

Tab. 05 : Valeurs à utiliser dans la formule (11). 

Grade  A  B  D / e 

E  1.985  0.0417  de 23.09 à 32.05 

X 95  2.047  0.490  de 21.21 à 28.25 

G 105  2.052  0.0515  de 20.66 à 26.88 

S 135  2.129  0.0613  de 19.14 à 23.42 

 

• La dernière formule utilisée est : 

𝑷𝒆 𝒎𝒂𝒙 =  
𝟒𝟔.𝟗𝟓 .𝟏𝟎𝟔

(𝑫/𝒆).[(𝑫/𝒆)−𝟏]𝟐
................................................................(11) 

Cette formule s'applique lorsque le rapport D / e est :  

- supérieur ou égal à 32.05 pour les tiges de grade E,  

- supérieur ou égal à 28.25 pour les tiges de grade X 95,  
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- supérieur ou égal à 26.88 pour les tiges de grade G 105,  

- supérieur ou égal à 23.42 pour les tiges de grade S 135. 

Remarque : 

Dans les 4 formules précédentes, Pe max et σe min sont exprimées en psi, D et e en pouces. 

La pression d'écrasement pour les tiges déjà utilisées (diamètre et épaisseur inférieurs 

aux valeurs nominales) est calculée en ajustant le diamètre extérieur nominal D et l'épaisseur 

nominale e comme si l'usure était uniforme sur l'extérieur et nulle sur le diamètre intérieur. 

Les valeurs de e pour chaque classe de tige sont données ci-après. Ces valeurs permettront 

de choisir l'une des 4 formules précédentes et de calculer la valeur de la pression extérieure 

maximale. 

- Pour les tiges de classe Premium (S), e sera pris égal à 80 % de l'épaisseur nominale,  

- Pour les tiges de classe II, e sera pris égal à 70 % de l'épaisseur nominale.  

La résistance à l'écrasement est à prendre en compte lors de tests des BOP et de tests 

de formation (DST) 

Remarque : 

Comme dans le cas de l'éclatement, c'est la différence de pression existant entre 

l'extérieur et l'intérieur de la tige qu'il faut prendre en considération. 

Il est recommandé de limiter la pression appliquée (ou différence de pression entre 

l'intérieur et l'extérieur) à l'intérieur de la tige à 90 % de la pression maximum admissible Pe 

max.  

Le corps de la tige limite la pression d'écrasement que l'on peut appliquer sur cette 

tige. 

 

Les valeurs de la pression d'écrasement et d'éclatement maximal que l'on peut 

appliquer sur le corps d'une tige sont données dans le formulaire du foreur en fonction du 

grade et de la classe d'usure.  
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Tab. 06: new, premium class and class 2 drill pipe collapse and burst pressure data. 

(API RP 7G, 15th edition, January 1, 1995) 

 

2.1.5 Combinaison de tension avec torsion 

𝑴 < 𝑀𝑒√𝟏 − (
𝑻

𝑻𝒆
)
𝟐

..........................(12) 

 

𝑻 < 𝑇𝑒√𝟏 − (
𝑴

𝑴𝒆
)
𝟐

.............................(13) 

Avec: 

T = tensile load on pipe 

Te = tensile yield strength 

M = torsional torque on pipe 

Me: torque at maximum allowable stress 
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Fig.01: Normal weight drill pipe tube combined load capacity. 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 96) 

 Caractéristique des tiges de forage  

 Les tiges de forage peuvent être classées selon : 

 Plages de longueur. 

 Taille (OD nominal). 

 Épaisseur de paroi (ou poids unitaire nominal). 

 Nuance d'acier. 

2.2.1 La Longueur des tiges de forage 

Les tiges existent en trois "ranges". Le rang indique la longueur totale du corps de la 

tige avant soudure des tool joints.  

Le range I correspond à des tiges de longueur comprise entre 18 ft (5.48 m) et 22 ft 

(6.71 m),  

Le range II à des tiges de longueur comprise entre 27 ft (8.23 m) et 30 ft (9.15 m),  

Le range III à des tiges de longueur comprise entre 38 ft (11.58 m) et 45 ft (13.72 m).  

Pour chaque range, la variation de longueur admissible pour 95 % des tiges par 

commande est de 1 pied et de 1.5 pieds pour 5 % ou moins.  

Les tiges de range II, gerbées en triple sur les appareils lourds ou en double sur les 

appareils légers, sont habituellement utilisées. 
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2.2.2 Diamètre nominal 

Le diamètre nominal des tiges de forage est le diamètre extérieur du corps de la tige. 

 Les diamètres normalisés par l'API  sont : 2 3/8, 2 7/8, 3 1/2, 4, 4 1/2, 5, 5 1/2 et 6 5/8.  

Les diamètres les plus utilisés en forage pétrolier sont 3 1/2 et 5" (les tiges 4 1/2 sont 

très utilisées aux États-Unis). Ces deux garnitures permettent de réaliser la plupart des 

programmes de forage.  

Le diamètre intérieur n'est pas une cote directe : c'est une valeur obtenue à partir du 

poids nominal du corps de la tige. 

2.2.3 Épaisseur de paroi pour les tiges usés 

Le diamètre corrigé est calculé comme suite: 

𝑫𝒄𝒑 = 𝒄 × 𝑫𝒑 + 𝑫𝒊 × (𝟏 − 𝒄)  .........................................(14) 

Avec: 

𝒄 = Multiplier de classe. 

𝑫𝒄𝒑 =  Le diamètre corrigé de la tige. 

𝑫𝒑 =  Le diamètre de la tige neuf. 

𝑫𝒊 = Le diamètre intérieur de la tige.  

2.2.4 Poids nominal 

Le poids nominal correspond au poids linéaire du corps de la tige (le poids des tool 

joints n'est pas inclus dans cette valeur). Il s'exprime en lb / ft.  

Plus le poids nominal est élevé, plus le corps de la tige est épais, donc plus la tige sera 

résistante (mais en contrepartie plus la garniture sera lourde).  

Les tiges 5" standard ont un poids nominal de 19.50 lb / ft. Elles existent également en 

26.60 lb / ft.  

Les tiges 3 1/2 standard ont un poids nominal de 13.30 lb / ft. Elles existent également 

en 9.50 lb / ft et en 15.50 lb / ft 

Les caractéristiques géométriques des  tiges de forage normalisées par l'API sont 

représentées dans le tableau suivant: 
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Tab. 7: NEW DRILLPIPE DIMENSIONAL DATA. 

(API RP 7G, 15th edition, January 1, 1995) 

OD, in. 

Nominal 

Weight of 

Thread 

Couplings, 

[lbf/ft] 

Plain-End 

Weight, 

lbf/ft 

Wall 

Thickness, 

in 

ID, in 

Cross- 

Sectional 

Area, 

Body of 

Pipe, in2. 

Polar 

Sectional 

Modulus 

Z, in 

23/8 
4.85 

6.55 

4.43 

6.26 

0.190 

0.280 

1.995 

1.815 

1.3042 

1.8429 

1.320 

1.734 

2⅞ 
6.85 

10.40 

6.16 

9.72 

0.217 

0.362 

2.441 

2.151 

1.8120 

2.8579 

2.242 

3.204 

31/2 

9.50 

13.30 

15.50 

8.81 

12.31 

14.63 

0.245 

0.368 

0.449 

2.992 

2.764 

2.602 

2.5902 

3.6209 

4.3037 

3.922 

5.144 

5.846 

4 

11.85 

14.00 

15.70 

10.46 

12.93 

14.69 

0.262 

0.330 

0.380 

3.476 

3.340 

3.240 

3.0767 

3.8048 

4.3216 

5.400 

6.458 

7.156 

41/2 

13.75 

16.60 

20.00 

22.82 

24.66 

12.24 

14.98 

18.69 

21.36 

23.20 

0.271 

0.337 

0.430 

0.500 

0.550 

3.958 

3.826 

3.640 

3.500 

3.400 

3.6004 

4.4074 

5.4981 

6.2832 

6.8251 

7.184 

8.542 

10.232 

11.345 

12.062 

5 

16.25 

19.50 

25.60 

14.87 

17.93 

24.03 

0.296 

0.362 

0.500 

4.408 

4.276 

4.000 

4.3743 

5.2746 

7.0686 

9.718 

11.416 

14.490 

51/2 

19.20 

21.90 

24.70 

16.87 

19.81 

22.54 

0.304 

0.361 

0.415 

4.892 

4.778 

4.670 

4.9624 

5.8282 

6.6296 

12.222 

14.062 

15.688 

65/8 25.20 

27.70 

22.19 

24.22 

0.330 

0.362 

5.965 

5.901 

6.5262 

7.1227 

19.572 

21.156 

2.2.5 Nuance d'acier 

Les nuances d'acier utilisées et la limite d'élasticité en traction minimale 

correspondante pour chacune d'elles sont indiquées dans le tableau 08. 

Tab.08: MINIMUM TENSILE YIELD STRENGTH FOR NEW DRILLPIPE. 

Steel Grade Minimum Yield Strength, psi 

D 55000 

E 75000 

X-95 95000 

G-105 105000 

S-135 135000 

V-150 150000 
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 Tool joints 

Les joints de tiges de forage individuels sont reliés entre eux à l'aide des tool-joints. Il 

est généralement soudé sur la tige de forage et consiste d’un Pin (coté mal) et un Box 

(femelle). 

Les tool-joints ne fait pas que maintenir les tiges de forage ensemble Mais les épaules 

des connexions forment également un joint métal-métal qui empêche les fuites. Les 

connexions de la colonne de forage diffèrent de celle de tubing ou de tubage par leur design. 

Les filetages des tool-joints ne sont pas conçus pour fournir l'étanchéité, mais sont conçus 

pour être installés même si le box déborde au moment du vissage avec du fluide de forage 

chargé de matières solides. Pour cette raison, l'étanchéité est fournie uniquement aux 

épaules. En d’autres termes, l’épaule est la seule zone d’étanchéité. Pour éviter la séparation 

des épaules sous tension,  flexion, ou les deux, une quantité bien définie de makeup torque 

est requise. 

API RP 7G (1998) contient des déclarations telles que "le serrage correct des tool-

joints lorsqu’il pénètre dans le trou. 

Tab.09 : Le couple de serrage recommandé pour les tiges de forage. 

(API RP 7G, 15th edition, January 1, 1995) 
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 Les Masses tiges  

Les « drill collars » sont la principale partie de la BHA. Elles sont fabriquées dans 

différentes tailles et formes. Cependant, des masses tiges  carrés et en spirale sont également 

utilisées dans l'industrie du forage. Les masses tiges avec un profil extérieur de section 

transversale carrée sont utilisées pour augmenter la rigidité d'un BHA, alors que le type en 

spirale est recommandé pour le forage dans les zones où la pression différentielle est un 

problème. Les rainures en spirale sur la surface extérieure de ces DC réduisent l'arc de 

contact entre la paroi du trou et les DC, ce qui diminue à son tour la force d'adhérence. Les 

DC conventionnelles sont généralement fabriquées avec un diamètre extérieur uniforme (OD 

La série des DC est formée en reliant des DC individuelles (généralement d'une longueur 

d'environ 30 pieds) à l'aide de connexions à épaulement rotatif. 

2.4.1 Dimensionnement 

 Le plus petit diamètre intérieur doit être recherché car cela procurera une masse tige 

plus lourde, il faut pouvoir : 

- Descendre des outils de mesures à l’intérieur. 

- Avoir des valeurs de pertes de charge acceptable. 

Les passages usuels sont entre 2 et 3 pouces suivant le diamètre extérieur de la masse-tige. 

Le diamètre extérieur sera compris entre un mini est un maxi que l’on peut définir ainsi : 

Diamètre maximum  

 Fonction du diamètre de forage, de la possibilité d’être repêché par un overshot 

de la possibilité de sur forer. 

 Des vitesses admissibles de remontée des fluides dans l’annulaire 

 Des risques de coincement par pression différentielle. 

Diamètre minimum  

 Il est directement lié à la rigidité de l’ensemble. 
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Tab.10 : Choix des diamètres de masses-tiges en fonction des diamétres de forage (in). 

(Technique d’exploitation pétrolière LE FORAGE.1993-Edition Technip) 
 

 

 

 

 

 

 

Ces considérations conduisent au tableau au-dessous qui sélectionne les masses-tiges 

en fonction du diamètre du trou. La longueur unitaire est normalisée à 30 ft soit 9,144 m. On 

pourra trouver les poids unitaires des mases tiges courantes sur ce tableau : 

Tab. 11 : Poids des masses-tiges. 

(Technique d’exploitation pétrolière LE FORAGE.1993-Edition Technip) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Diamètre de forage 
Diamètre extérieur 

des masses-tiges 

Diamètre intérieur 

des masses-tiges 

24 à 12 1/4 9 ½ 3 

9 7/8 7 ¾ à 8 2 13/16 

8 3/4 à 8 1/2 6 3/4 2 13/16 

6 3/4 à 6 4 3/4 2 1/4 

Masses-tiges 
Poids unitaire 

(kg/m) 

Poids (30 ft) 

(kg) 

11 1/4 x 3 457.6 4276 

9 1/2 x 3 323.2 2955 

8 x 2 12/16 223.0 2040 

7 3/4 x 2 13/16 207.4 1896 

6 3/4 x 2 13/16 149.8 1370 

4 3/4 x 2 1/4 69.6 636 
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2.4.2 Le module polaire des masses tige  

𝒑𝒐𝒍𝒂𝒓 𝒎𝒐𝒅𝒖𝒍𝒖𝒔 =
𝝅

𝟏𝟔

(𝑶𝑫𝟒 − 𝒊𝒅𝟒)

𝑶𝑫
.....................................................(15) 

Tab. 12 : Module polaire des masses tige. 

 (Formulaire du foreur, Edition technip, Paris, 1989). 

 

 

 

                  id  

                 (in) 

               (mm)    

      OD 

1 1/2 2 2 1/4 2 13/16 3 

38.10 50.80 57.15 71.44 76.20 

(in) (mm) (In3) (mm3) (In3) (mm3) (In3) (mm3) (In3) (mm3) (In3) (mm3) 

3 1/8 

3 1/4 

3 1/2 

3 3/4 

79.38 

82.55 

88.90 

95.25 

5.67 

6.43 

8.13 

10.09 

92 981 

105 442 

133 300 

165 334 

4.99 

5.77 

7.52 

9.52 

81 719 

94 613 

123 245 

155 949 

4.38 

5.19 

6.98 

9.01 

71 805 

85 081 

114393 

147687 

2.06 

2.96 

4.91 

7.08 

33 769 

48 507 

80 432 

115991 

0.90 

1.85 

3.87 

6.11 

14 793 

30 262 

63 490 

100 178 

4 

4 1/8 

4 1/4 

4 1/2 

4 3/4 

101.60 

104.78 

107.95 

114.30 

120.65 

12.32 

13.54 

14.84 

201 854 

221 892 

243 168 

11.78 

13.02 

14.33 

17.19 

20.38 

193 056 

213 361 

234 361 

281 763 

333 997 

11.31 

12.56 

13.89 

16.77 

19.98 

185310 

205850 

227597 

274878 

327475 

9.49 

10.80 

12.18 

15.16 

18.46 

155594 

177035 

199630 

248464 

302451 

8.59 

9.93 

11.33 

14.36 

17.69 

140 770 

162 659 

185 677 

235 286 

289 967 

5 

5 1/4 

5 1/2 

5 3/4 

127.00 

133.35 

139.70 

146.05 

  

23.92 

27.81 

32.10 

36.78 

391 903 

455 790 

525 967 

602 741 

23.54 

27.45 

31.75 

36.45 

385706 

449888 

520334 

597353 

22.09 

26.07 

30.43 

35.19 

361934 

427248 

498722 

576681 

21.36 

25.38 

29.78 

34.65 

350 074 

415 953 

487 941 

566 358 

6 

6 1/4 

6 3/8 

6 1/2 

6 5/8 

6 3/4 

152.40 

158.75 

161.93 

165.10 

168.28 

171.45 

    

41.57 

47.13 

50.08 

53.15 

56.33 

59.64 

681256 

772351 

820691 

870945 

923149 

977334 

40.36 

45.97 

48.94 

52.03 

55.24 

58.57 

661446 

753333 

802046 

852658 

905208 

959734 

39.76 

45.39 

48.38 

51.48 

54.69 

58.03 

651 562 

743 845 

792 744 

843 535 

869 257 

950 949 

7 

7 1/4 

7 1/2 

7 3/4 

177.80 

184.15 

190.50 

196.85 

    

66.63 

74.13 

82.16 

90.75 

1091854 

1214780 

1346427 

1487099 

65.59 

73.13 

81.20 

89.81 

1078873 

1198385 

1330578 

1471761 

65.08 

72.63 

80.71 

89.35 

1066402 

1190206 

1322672 

1464110 

8 

8 1/4 

8 1/2 

8 3/4 

203.20 

209.55 

215.90 

222.25 

      

99.00 

108.76 

119.14 

130.13 

1622242 

1782325 

1952319 

2132527 

98.54 

108.33 

118.71 

129.72 

1614829 

1775138 

1945342 

2125750 

9 1/4 

9 1/2 

9 3/4 

234.95 

241.30 

247.65 

      

154.07 

167.05 

180.73 

2524809 

2737491 

2961607 

153.68 

166.67 

180.36 

2518398 

2731249 

2955525 

10 

10 1/2 

10 3/4 

11 

11 1/4 

254.00 

266.70 

273.05 

279.40 

285.85 

        

194.76 

225.78 

242.44 

259.90 

278.15 

3191530 

3699944 

3972961 

4258922 

4558132 
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 Les tiges lourdes (Heavy Weight Drill Pipes)  

Les tiges lourdes 5" ont sensiblement les mêmes dimensions extérieures que les tiges 

de forage 5", sauf une surépaisseur centrale et des tool joints plus longs. Mais le diamètre 

intérieur est de 3". Elles sont donc plus lourdes et plus résistantes au flambage que les tiges 

de forage. Les tiges lourdes 5" ont un poids nominal de 50 lb / ft. Le corps de la tige standard 

a une limite élastique minimale de 55000 psi (380 MPa), mais des aciers allant jusqu'à 

105000 Psi (725 MPa) sont parfois utilisés pour les tiges lourdes travaillant en compression.  

Les tiges lourdes, incorporées entre les tiges et les masses-tiges, sont des tiges de 

transition. Elles assurent une meilleure continuité mécanique entre ces deux éléments de la 

garniture afin de diminuer les concentrations des contraintes, résultants à la fois des efforts 

de flexion alternée et des efforts générés par les régimes de vibrations transversales et de 

torsion au cours de la rotation de la garniture. Les concentrations de contraintes sont d'autant 

plus élevées que la courbure ou le changement de courbure (doglegs) du puits sont 

importants. 

Dans les puits verticaux, les tiges lourdes sont utilisées uniquement comme tiges de 

transition. 6 à 7 longueurs de tiges lourdes sont généralement incorporées dans la garniture.  

Elles sont utilisées également dans les puits déviés comme tiges de transition et en 

remplacement des masses-tiges pour fournir le poids sur l'outil. D’une part leur grande 

flexibilité, elles diminuent le couple de rotation, les efforts de frottement à la remontée de la 

garniture et les risques de coincement par pression différentielle. Le nombre de longueurs, 

d'autant plus important que la courbure de la trajectoire est importante, est de l'ordre de 10 à 

15. 
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 Introduction 

Une garniture de forage opérante dans un trou de forage est soumise à un certain 

nombre de charges, y compris la tension, la compression, la torsion, la flexion et la pression 

d'écrasement ou d'éclatement. Ces forces peuvent être soit statiques ou dynamiques. Les 

charges peuvent se répéter plusieurs fois (charges cycliques) ou peuvent être appliquées sur 

une période relativement courte de temps (charges d'impact). En conséquence, l’état de stress 

d’une tige de forage est très complexe et difficile à décrire.  

 Tension axiales /contraintes de compression 

La plus grande charge de tension existe au sommet des tiges de forage à cause du poids 

des masses tiges, stabilisateurs, tiges de forage et autres composants de garniture, et en raison 

des forces attribuables à pression de fluide agissant sur les surfaces perpendiculaires à l'axe 

du garniture. Le bas de la garniture (immergé dans la boue) est soumis à une force de 

compression axiale, en raison de la force de compression due à la pression hydrostatique 

agissant au fond de la garniture. La contrainte produite par une charge axiale sur la section 

transversale A d'une garniture de forage peut être exprimée comme suit: 

𝝈𝒂 = 
𝑭

𝑨
. . . . . . . . . .  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (16) 

σa = a la contrainte axiale moyenne, ou simplement la contrainte ou compression 

axiale, psi 

 F = force axiale, Ibs.  

A = la section de la tige, in2. 

𝑨 = 𝟎. 𝟕𝟖𝟓 × (𝑫𝒐𝒑
𝟐 − 𝑫𝒊𝒑

𝟐 ).................................................... (17) 

Dop = OD de la tige, in. 

Dip = ID de la tige, in. 

F = La force axiale, qui est perpendiculaire à la section transversale, A. 
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 Contraintes de torsion 

 La torsion dans une garniture est provoquée par un moment de torsion (T appelé 

couple et entraîne une contrainte de cisaillement ou de torsion et un angle de torsion. La 

contrainte de cisaillement et l'angle de torsion différentiel peuvent être calculés comme suit 

 

𝝉 =
𝑻𝒓

𝑱
,. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  . . . . . . . . . . . . . . (18) 

𝒅𝝓

𝒅𝒛
=

𝑻

𝑮𝑱
  , . . . . . . . . . . . . . .. . . . . .. . . . . . . . . . . . . . . . (19) 

Où : 

τ = contrainte de cisaillement, psi. 

𝒅𝝓

𝒅𝒛
=Angle de torsion différentiel, in-1. 

T = couple, in.-lbf. 

r = distance du centre de la tige au point considéré, en particulier. 

Dip≤ 2r ≤ Dop, in. 

G = module d'élasticité en cisaillement, 

𝐺 =
𝐸

2×(1+𝜗)
...........................................................................(20) 

J = moment d'inertie polaire 

𝑱 =
𝝅

𝟑𝟐
× (𝑫𝒐𝒑

𝟒 − 𝑫𝒊𝒑
𝟒 ).........................................................(21) 

La contrainte de cisaillement maximale se produit au niveau de la fibre externe de la 

tige et, dans ce cas, Eq. 18 peut être écrite comme suit 

 

𝝉𝒎𝒂𝒙 = 
𝟏𝟔𝑫𝒐𝒑𝑻

(𝑫𝒐𝒑
𝟒 −𝑫𝒊𝒑

𝟒 )
=

𝑻

𝒁
, . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (22) 

Où :  

Z = Est le module polaire. 
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 Contrainte de cisaillement transversale 

Le cisaillement transversal agissant perpendiculairement à l’axe longitudinal de la 

garniture est donné par: 

𝞽s=  
𝟐 𝑭𝒔

𝑨
…………………………………. (23) 

Où :  

 F = La force normale (side force) ou latérale en lbs.  

A = La surface de la section transversale du composant en in2. 

 Contraintes induites par la pression 

Généralement, en raison de l’écoulement du fluide de forage, la pression à l’intérieur 

de la garniture est différente de la pression extérieure. Si le fluide de forage circule des tiges 

de forage vers l’espace annulaire, la pression à l'intérieur de la garniture est supérieure à la 

pression à l'extérieur. Si, cependant, la circulation du fluide de forage est inversée, le 

contraire est vrai. Considérons une certaine section de tige pour laquelle les pressions sont 

Pi à l'intérieur de la tige et Po en dehors de la tige. Les pressions Pi et Po existent à cause du 

débit et non pas à cause de la pression hydrostatique. Ces pressions induisent des contraintes 

axiales, tangentielles et radiales, qui peuvent être calculées comme suit : 

𝝈𝒂𝒏 =
𝒓𝒊
𝟐𝑷𝒊−𝒓𝒐

𝟐𝑷𝒐

𝒓𝒐
𝟐−𝒓𝒊

𝟐 , . . . . . . . . . . .. . . . . . . . . . . .. . . . . . . . . . . . . . (24) 

𝝈𝒕 =
(𝑷𝒊−𝑷𝒐)𝒓𝒊

𝟐𝒓𝒐
𝟐

(𝒓𝒐
𝟐−𝒓𝒊

𝟐)𝒓𝟐
+ 𝝈𝒂𝒏, . . .. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (25) 

𝝈𝒓 =
(𝑷𝒊−𝑷𝒐)𝒓𝒊

𝟐𝒓𝒐
𝟐

(𝒓𝒐
𝟐−𝒓𝒊

𝟐)𝒓𝟐 + 𝝈𝒂𝒏, . . . . . . . . . . . . . . . . . . .. . . . . . . . . . . (26) 

Où : 

 σan = Contrainte axiale neutre, psi. 

 σt = Contrainte tangentielle, psi. 

 σr = Contrainte radiale, psi. 

 ri  et ro = Rayons intérieur et extérieur de la tige, in. 

r = La distance radiale à un point de la section considérée en (Fig.02). 



Chapitre 3 : Les forces agissantes sur la garniture de forage 

37 

 

Eqs. (25) Et (26) sont appelées équations de Lamé. Il faut bien comprendre que la 

contrainte axiale neutre comme donnée par Eq. 24 n'a aucun effet sur la flexion. On peut 

montrer (Lubinski 1975-1988) qu’une augmentation de la pression Pi, qui entraîne une 

augmentation de la contrainte axiale, ne diminue pas la tendance de la tige à la flexion. Même 

une valeur très élevée de la pression intérieure, Pi, n'empêche pas la flexion ou le flambage 

de la tige. D'autre part, une augmentation de la pression extérieure, bien que Po puisse 

produire une contrainte de compression élevée, ne provoque pas de flambage pour cette 

raison, le stress donné par Eq. 24 est appelée la contrainte axiale neutre. 

 

Fig.02: Section de tige. 

(FUNDAMENTALS OF DRILLING ENGINEERING page 610) 

 

 La contrainte de flexion  

3.6.1 La flexion par flambage 

 Il est évident que le flambage génère un moment de flexion, qui par la suite produit 

une contrainte de flexion ; qui est une tension d’un côté et une compression de l’autre côté. 

Cette contrainte de flexion affecte la contrainte composée dans les fibres intérieures et 

extérieures des masses tiges. 
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 L’expression suivante peut être utilisée pour le calcul du moment de flexion : 

𝑴𝒃 = 𝒊 𝒘𝒃𝒑𝒎 𝒓𝒄 ,………………………………….. (27) 

Où : i = le coefficient du moment de flexion, qui est une fonction de x2 (fig.03). Il y a 

deux points au niveau des masses tiges ou le moment de flexion atteint un maximum. 

 Dans la fig.03 le coefficient i1 correspond au point de moment flexion maximal qui 

est le plus proche du trépan, tandis que i2 correspond au point au-dessus. Les lignes en 

pointillés M1M3 et M1
’M3

’ représentent la distance adimensionnelle aux points auxquels le 

moment de flexion est un maximum 

 

Fig.03: Bending coefficients i1 and i2 vs. x2 [after Lubinski (1987)]. 

(FUNDAMENTALS OF DRILLING ENGINEERING page 592) 
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3.6.2 Flexion par tension 

Dans les opérations de forage, une garniture subie fréquemment  la flexion à cause de 

la courbure du trou (doglegs), les charges transversale, et d’autres perturbations. La 

contrainte de flexion peut être calculée à partir de cette équation : 

𝝈𝒃 =
𝑴𝒃𝑫𝒐𝒑

𝟐𝑰
. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (28) 

Le moment de flexion dans Eq 28 est un produit de la rigidité à la flexion EI et de la 

courbure des tiges Kp. 

𝑴𝒃 = 𝑬𝑰 𝒌𝒑, . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .. . . . . . . . . . . . . . . . (29) 

En première approximation, nous supposons que la forme de la garniture est parallèle 

à la trajectoire du puits (c'est-à-dire que la garniture est en contact continu avec les parois du 

puits – sans tool-joints), l’ampleur de la courbure de la garniture 𝒌𝒑 =
𝟏

𝑹
 et l’Eq. 28 peut être 

écrite comme suit : 

𝝈𝒃 =
𝑬𝑫𝒐𝒑

𝟐𝑹
. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (30) 

Où : 

R = Est le rayon de courbure. 

La courbure du trou est généralement appelée Dogleg Severity (DLS) et est exprimée 

en degrés / 100 ft. Si, par exemple, le DLS est de 5°/ 100 ft, cela signifie que sur chaque pied 

de trou, le trou se courbe de 0,05 °. La relation entre le rayon de courbure et le DLS est : 

𝑹 = 
𝟓,𝟕𝟐𝟗.𝟔

𝑫𝑳𝑺
. . . . . . . . . . . . . . . . .. . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  (31) 

Où: 

 DLS = gravité du dogleg, degrés /100ft. 

 Pour des calculs plus précis, Lubinski (1961, 1987) a dérivé les expressions suivante, 

en relation avec la courbure de la tige et du trou qui prend en considération la présence du 

tool-joint : 

 Cas 1 : 

𝒌𝒑 = 𝒌
𝜶𝒍𝒚

𝒕𝒂𝒏𝒉(𝜶𝒍𝒚)
, . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .. .  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (32) 



Chapitre 3 : Les forces agissantes sur la garniture de forage 

40 

 

 Cas 2 : 

𝒌𝒑 = 𝒌(𝜶. 𝒍𝒚)
𝒔𝒊𝒏𝒉(𝜶.𝒍𝒚)−𝜶.𝒍𝒚−(

𝟏

𝟐
+

𝒓𝒄

𝒌.𝒍𝒚
𝟐)𝜶.𝒍𝒚[𝒄𝒐𝒔𝒉(𝜶.𝒍𝒚)−𝟏]

𝟐[𝒄𝒐𝒔𝒉(𝜶.𝒍𝒚)−𝟏]−𝜶.𝒍𝒚 𝒔𝒊𝒏𝒉(𝜶.𝒍𝒚)
, ………. (33) 

Où : 

 kp = Courbure de la tige au niveau du tool-joint, rad/in. 

 k = La courbure du trou entre les deux tool-joints, rad/in. 

 ly = Un demi de la distance entre les tool-joints (ly= 180 in. Pour les tiges du 2ème range  

et ly = 270 in. Pour les tiges du 3ème rang, in. 

𝜶 = √
𝑭

𝑬𝑰
  ...........................................................(34) 

 F = Force de tension appliquée sur la tige, lbf  

EI = Produit du module d’élasticité et le moment d’inertie. 

 L’Eq.32 est appliquée dans le cas où ’il n’y a pas de contacte tige-paroi du trou entre 

les tool-joints, tandis que Eq.33 est utilisée si le contacte existe. 

 Eq.32 est vraie dans le (cas  1) si la courbure du trou satisfait l’inégalité suivante : 

𝒌 <
𝒓𝒄/𝒍𝒚

𝟐

𝟏

𝟐
−

𝒄𝒐𝒔𝒉(𝜶.𝒍𝒚)−𝟏

(𝜶.𝒍𝒚) 𝒔𝒊𝒏𝒉(𝜶.𝒍𝒚)

,. . .. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (35) 

Où: 

𝒓𝒄 = 𝟎. 𝟓(𝑫𝒐𝒕𝒋 − 𝑫𝒐𝒑).........................................(36) 

 Dotj  et  Dop sont respectivement l’OD du tool-joint et de la tige. 

  Si la courbure du trou est plus grande que le côté droit de l’inégalité (Eq.35), un 

contact tige-paroi se produit, et l’Eq. 34 doit être utilisée.  

Si la tige est utilisée dans un milieu corrosif, ces valeurs calculées doivent être quelque 

peu réduites. Le choix du facteur de design doit être basé sur l'expérience de puits avec des 

conditions de forage similaires. 
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 Flambage 

Pour comprendre le phénomène de flambage on considère une tige verticale en acier 

d’une longueur Lt et d’une section de A. La limite inferieure repose  sur une surface plate, et 

la limite supérieure est chargée par une charge axiale. La force axiale résulte en une 

contrainte axiale compressive égale à l’amplitude de la force devisée par la section de la tige. 

En augmentant graduellement la force axiale on peut observer qu’à une certaine force, la 

tige se flambe. Dans les conditions où il n’y a pas de moment de flexion et le poids de la tige 

est négligé, l’amplitude de la force critique qui cause le flambage de la tige peut être calculée 

à partir de la fameuse équation d’Euler : 

𝐅𝐂𝐫 = 
𝛑𝟐𝐄𝐈

𝐋𝐫
𝟐    …………………............………. (37) 

Le premier mode de flambage d’une tige dans un puits est un mode dit sinusoïdal. 

Il est obtenu dès lors que la compression atteint un premier effort critique. Lorsque 

l’effort axial croît et devient supérieur à un deuxième effort critique, on parle de flambage 

hélicoïdal de la tige. La tige s’est enroulée contre la paroi du puits formant ainsi une hélice. 

Le flambage peut se manifester dans des parties isolées des tiges de forage. Comme il 

peut aussi affecter les opérations de forage. 

3.7.1 Flambage dans les puits verticaux   

3.7.1.1  L'équation de Lubinski 

L'analyse théorique établie par Lubinski (1951; 1987) a révélé que pour les systèmes 

sans frottements (la force de frottement est négligée) la valeur critique du WOB qui cause le 

flambage du premier ordre est du second ordre peut être calculé par les relations suivantes : 

𝐖𝐜𝐫𝐈 = 𝟏. 𝟗𝟒𝐰𝐛𝐩𝐦,…………………(38) 

 

𝐖𝐜𝐫𝐈𝐈 = 𝟑. 𝟕𝟓𝐰𝐛𝐩𝐦,…………..……(39) 

Où : 

𝐖𝐜𝐫𝐈 = Est la valeur critique du WOB pour le flambage du premier ordre. 

𝐖𝐜𝐫𝐈𝐈 = La valeur critique du WOB pour le flambage du second ordre. 
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𝒎 = √
𝑬𝑰

𝒘𝒃𝒑

𝟑
, Scaling factor. 

𝑬𝑰 = Bending stiffness des DC. 

𝐰𝐛𝐩 =Poids unitaire des DC dans la boue. 

Le coefficient 1,94 dans Eq. (38) doit être remplacé par 1.08 pour les puits profonds.  

3.7.2 Le flambage dans les puits inclinés  

Si le trou est droit, mais non vertical, le poids critique  sur l’outil qui produit le 

flambage peut être calculé comme suit : 

𝑾𝒄𝒓 = 𝟐𝒎𝒘𝒃𝒑√
𝟐𝒎𝒔𝒊𝒏𝝋

𝒓𝒄
  ……………………………………. (40) 

Eq.40 est basée sur une étude expérimentale faite par H.B. Woods de Hughes Tool 

Company. Toutefois, l’étude théorique de Dawson et Paisley (1983) d’une tige longue sans 

frottements a fournie l’équation suivante : 

𝑾𝒄𝒓 = 𝟐𝒎𝒘𝒃𝒑√
𝒎𝒔𝒊𝒏𝝋

𝒓𝒄
  …….…………………………… (41) 

  Avec l’augmentation de la force compressive au-dessus de la force de flambage 

latérale, la tige va éventuellement développer une forme d’hélice 3D. 

 Capacité de charge de la tige de forage (l’effort triaxial) 

Le choix approprié des composants de la garniture est dicté par l’effet combiné des 

contraintes dues à la tension, au couple, flexion et pressions. Pour évaluer la capacité de 

charge de la tige de forage (par exemple, la charge de traction maximale admissible lors du 

couple, la flexion et la pression sont appliqués simultanément, ou le couple maximal 

admissible en traction et autres charges sont données), la théorie de l’énergie de distorsion 

maximale peut être utilisée. Selon cette théorie, le rendement « yielding » se produit 

lorsqu'une contrainte effective qui est fonction des contraintes axiale, tangentielle, radiale et 

de cisaillement, atteignent le yielding point. Dans le cas présent, la contrainte effective 

(équivalente) peut être calculée à partir de l'équation suivante: 

𝟐𝝈𝒗𝒎
𝟐 = (𝝈𝒛 − 𝝈𝒕)

𝟐 + (𝝈𝒕 − 𝝈𝒓)
𝟐 + (𝝈𝒓 − 𝝈𝒛)

𝟐 + 𝟔(𝝉𝒕
𝟐 + 𝝉𝒔

𝟐 + 𝝉𝒓
𝟐), . . . . . . . .(42) 
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Où σz, σr, σi et τ sont les contraintes axiales, tangentielles, radiales et de cisaillement, 

respectivement. 

Si une contrainte de flexion existe, elle doit être ajoutée à (ou soustraite de) la 

contrainte axiale.  

𝝈𝒗𝒎 =
𝟏

√𝟐
[(𝝈𝒛 − 𝝈𝒕)

𝟐 + (𝝈𝒕 − 𝝈𝒓)
𝟐 + (𝝈𝒓 − 𝝈𝒛)

𝟐 + 𝟔(𝝉𝒕
𝟐 + 𝝉𝒔

𝟐 + 𝝉𝒓
𝟐)]

𝟏/𝟐
, . . . . (43) 

 

Où 𝞽r est la contrainte de cisaillement radial, généralement nulle pour les tubes, 𝞽t (est la 

contrainte de cisaillement en torsion et 𝞽s est la contrainte de cisaillement transverse. 

Si la valeur de σvm est inférieure à la limite d'élasticité, le design est théoriquement 

sûr. En remplaçant σvm = σγ (σγ, = limite élastique), Eq. 43 peut être résolu pour n’importe 

quel composant de la contrainte si les composants restants sont donnés. De cette manière, 

plusieurs problèmes de terrain peuvent être résolus par l'application intelligente de 

l'équation.43. Par exemple, considérons une tige de forage de propriétés géométriques 

connues soumis à une contrainte axiale, une contrainte de flexion σa, une contrainte de 

torsion, τ, et pressions internes et externes. Pi et Po, respectivement. En substituant à σt et σr 

Eqs. 41 et 42 (équations de Lamé) après certains réarrangements deviennent (Lubinski 

1987) : 

𝝈𝒗𝒎 = {[(
𝒓𝒊

𝒓
)
𝟐 √𝟑

𝟐
(𝑷𝒊 − 𝑷𝒐)𝒇𝒕𝒅]

𝟐

+ (𝝈𝒂 − 𝝈𝒂𝒏 ± 𝝈𝒃
𝒓

𝒓𝒐
)
𝟐

+ 𝟔(
𝝉𝒓

𝒓𝒐
)
𝟐

}

𝟏

𝟐

, . . . . . .  (44) 

Où 

𝒇𝒕𝒅 =
𝟏

𝟐

(
𝑫𝒐𝒑

𝒕
)
𝟐

(
𝑫𝒐𝒑

𝒕
)−𝟏

 , . . . . . . . . . . .. . . . . .. . . . . . . . . . . . . . . . .  (45) 

Où : 

 t = épaisseur de la paroi de la tige (t = r-r).  

Dans les opérations régulières de forage rotatif, les pertes de charge dans l'espace 

annulaire du trou sont relativement faibles par rapport aux pertes dans d'autres parties du 

système en circulation et peut-il être ignoré dans de nombreux calculs pratiques liés à le 

design de garniture de forage.  
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Le signe (±) dans Eq. 44 explique le fait que la contrainte de flexion doit être ajoutée 

à la contrainte axiale moyenne d'un côté de la tige et soustrait de celui-ci de l'autre. On peut 

montrer que pour une flexion et une torsion nulles, la contrainte effective de Von-Mises, 

atteint son maximum à r = ri (c-à-d. à la limite intérieure de la tige). Si cependant, les 

contraintes de flexion et de cisaillement ne sont pas nulles, la contrainte effective de Von-

Mises σvm  atteint son maximum à ro ≥ r≥ ri (c-à-d. Entre les limites intérieure et extérieure 

de la tige). 

 Capacité de charge des tool-joints 

Cependant, les formules entièrement testées pour prédire la capacité de charge des 

tool-joints n'existent pas. Les équations suivantes décrivent les principaux concepts 

impliqués dans la détermination de la capacité de charge d’un assemblage des tool-joints. Si 

ces équations sont utilisées pour les calculs de design réels, un SF approprié doit être utilisé. 

Le couple de serrage produit une précharge axiale dans le pin & box, ainsi que des 

contraintes de torsion. Plus précisément, le couple de serrage induit un état de contrainte de 

traction dans le pin et une contrainte de compression dans le box. 

3.9.1 L’augmentation de la contrainte axiale due au couple de serrage 

L’augmentation moyenne de la contrainte axiale due au couple de serrage peut être 

calculée à partir de l’équation de Screw-Jack (Farr 1957): 

 

𝑻𝒎 =
𝝈𝒂𝑨𝒕

𝟏𝟐
(

𝒑𝒕

𝟐𝝅
+

𝑹𝒕µ

𝒄𝒐𝒔𝜽
+ 𝑹𝒔µ), . . . . .. . . . . . . . . . . . . . . . . .. . . . . . . (46) 

 

Où Tm = Couple de serrage, ft-lb. 

σa = Contrainte axiale, psi (le Pin est en tension, la Box est en compression). 

 At = Section (pour un Pin à ¾in de l'épaule, pour une Box à 3/8in de l'épaule), in2
. 

 Pt = Lead de filetage, in.  

Rt = rayon moyen du filetage, in.  

Rs = rayon moyen de l'épaule, in. 

θ = la moitié de l'angle du filetage, degrés. 
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μ = coefficient de frottement (environ 0,06-0,08 en moyenne). 

    La quantité  σa At = W est appelée précharge causée par le couple.  

Tm = La précharge induite par le couple de serrage diminue la capacité de charge de 

traction totale du pin.  

 Toutes les connexions doivent être correctement serrées afin que les épaules ne se 

séparent jamais pendant les opérations de forage ou de la remontée. Eq. 46 représente 

également la valeur minimale du couple de serrage requis pour une charge axiale donnée si 

le produit σa At est remplacé par W. 

Figure.04 normal weight drill pipe tool joint combined loading curves 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 117) 

 

3.9.2 La capacité de charge axiale d'un tool joints 

Lorsqu’un tool-joint est serré avec le couple Tm, est soumise à une traction axiale, sa 

capacité de charge axiale est déterminée par la résistance à la traction du Pin. Ignorant la 

charge latérale sur le Pin créée par les forces axiales 

𝑸 = 𝑺𝒚𝑨𝒑 − 𝑾𝒑𝒓 , . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  (47) 
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Où  

Q = a résistance à la rupture du joint (capacité de charge axiale du joint de l'outil), Ibf. 

W = préchargement créé par le couple de serrage, lbf. 

S = limite d'élasticité minimale du matériau de la goupille, psi. 

A =  la section transversale des Pin. 

 La fatigue  

  Les dommages de fatigue menant à une défaillance de fatigue sont dus au fait que les 

composants affectés subissent des stress cycliques au fil du temps. Les cycles de contraintes 

se produisent principalement pendant le forage rotatif, ils sont provoqués par la rotation de 

la garniture alors que ses parties sont incurvées axialement. Lorsque la garniture tourne, ces 

parties subissent un cycle de contrainte par tour. L’amplitude de ces contraintes C est 

directement proportionnelle au degré de courbure de la composante affectée. La courbure 

axiale des composants d’une garniture résulte le plus souvent l’une des trois circonstances 

suivantes : 

1. Courbures des trous : des parties de la garniture deviennent incurvées 

lorsqu’elles sont forcées à travers des sections de trou incurvé. La mauvaise 

localisation et la sévérité de la courbure des trous auront un impact important 

sur la rapidité avec laquelle les dommages de fatigue résultants s’accumulent. 

2. Flambage : appliquer plus de poids sur l’outil que la garniture peut supporter 

et rester stable provoquera le flambage de certaines parties de la garniture. Le 

flambage se produit souvent au bas de la garniture, mais peut se produire à 

d’autres endroits dans certaines circonstances. 

3. Vibrations : les vibrations peuvent causer des dommages de fatigue en 

induisant des déplacements répétés et des cycles de contraintes associées dans 

les composants affectés. La fatigue induite par les vibrations est plus courante 

près du trépan. 

 La limite d'endurance (Endurance limite) 

La contrainte maximale de flexion inverse qui ne causera pas de défaillance par fatigue 

est appelée limite d'endurance.  La limite d'endurance dépend d'un certain nombre de 

facteurs, le plus important étant la contrainte de traction moyenne et l’environnement de 

travail des tiges. On sait que plus la contrainte de traction moyenne n’est élevée, plus 
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l'endurance limite n’est faible. Le concept de limite d'endurance s'applique aux 

environnements non corrosifs. Dans un fluide de forage corrosif (H2S, CO2, etc.), la 

garniture échouera toujours après un certain nombre d'inversions de contraintes (rotations), 

même si la contrainte de flexion est faible (inférieur à la limite d'endurance). 

Tube La limite d'endurance (KPSI) 

Drill pipe 25-35 

HWDP 18-25 

DC 12-15 

CSG 5-20 

Tab.14: la limite d’endurance. 

(Landmark soft were) 

 

 Bending strength ratio 

La résistance à la flexion ne s'applique qu’à la connexion sur les masses tiges et aux 

composants de rigidité corporelle similaire, tels que les moteurs ou les stabilisateurs. La 

contrainte ne s’applique pas aux tiges de forage lourdes (à l’exception de cas ou  HWDP 

couplée à une masse tiges par l'intermédiaire d'une réduction). La contrainte de BSR ne 

s'applique pas aux tiges de forage de poids normal ou à paroi épaisse. Sur une connexion, le 

BSR correspond au rapport du module de section du Box divisé par le module de section 

Pin. Comme indiqué dans l'équation 48. Les valeurs du BSR pour la plupart des connexions 

sont déjà calculées et répertoriées dans le tableau(16). L’objectif de design traditionnel du 

BSR est de 2,5, les plages de BSR acceptables s’étant récemment centrées sur ce point. 

Cependant, les gammes de BSR sont seulement des directives approximatives établies par 

l'expérience.  

En théorie, des BSR élevés devraient provoquer une défaillance accélérée dans le Pin 

et des BSR faibles provoquer des défaillances accélérées du Box. Un BSR équilibré doit 

fournir une durée de vie maximale des connexions, ce qui rend la probabilité de défaillance 

du Pin ou de Box à peu près égale. Cependant, l’expérience sur le terrain montre que les DC 

de diamètre extérieur plus grands (8 pouces et plus) souffrent principalement de fissures 

dues à la fatigue du Box, même lorsqu’ils fonctionnent à BSR "idéal" de 2,5. Cela indique 

que des BSR plus grands sont plus appropriés pour les grands diamètres. D'autre part, les 

DC de 4" 3/4 pouces avec des RSB aussi bas que 1.8 sont largement utilisés mais rencontrent 

rarement des fissures dues à la fatigue de Box.  
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𝑩𝑺𝑹 =
𝒁𝑩

𝒁𝑷
 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . (48) 

Où: 

ZB = Section Modulus of Box (in3). 

Zp = Section modulus of Pin (in3). 

 

Tab.15 : Contraintes et facteurs de design pour les groupes DS 1. 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 07) 

 

Tab.16: Bending strength ratio for drill collar connections. 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 269) 
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 La rigidity (maximum stiffness ratio (SR)) 

   La contrainte de SR maximale s'applique aux changements de section dans 

l'assemblage de fond de trou et au passage de BHA à une tige de forage. Cela ne s'applique 

pas aux changements entre les sections des tiges de forage. SR est le rapport du module de 

section de la section la plus rigide divisé par le module de section de la section la plus souple. 

Le module de section peut être calculé à l'aide de l'équation 49, mais des valeurs ont déjà été 

définies dans le tableau 17 pour les composants les plus courants.  

Tab.17: drill collar assembly rigidity. 

(Formulaire du foreur, Edition technip, Paris, 1989 page B36) 

 

𝑺𝑹 =
𝑬𝟏×𝒍𝒐𝒘𝒆𝒓 𝑫𝑪 𝒎𝒐𝒅𝒖𝒍𝒖𝒔

𝑬𝟐×𝒖𝒑𝒑𝒆𝒓 𝑫𝑪 𝒎𝒐𝒅𝒖𝒍𝒖𝒔
...................................................... (49) 

Où: 

SR = Stiffness ratio. 

E = module de Young du matériel. 
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 Slip Crushing 

La méthode la plus courante de support de tiges de forage dans la table rotative est le 

mécanisme à glissement Schématisé à la Fig. 05a. Une fois la tige de forage suspendu aux 

cale, le cône de la cale produire une force transversale (perpendiculaire à l'axe de la 

garniture) transmise aux tiges. Il est de critique que la tige soit saisie de manière à ne causer 

aucun dommage permanent à la suite de cette force transversale. La répartition de la charge 

transversale est illustrée à la figure. 05b. On peut voir que la charge axiale est  plus grande 

au bas de la cale. La charge transversale diminue jusqu'à zéro en bas et en haut de la cale. 

La valeur maximale de la charge transversale se situe vers le milieu de la cale. La section 

critique de la cale c'est la Section B, où les charges combinées (axiales et transversales) 

peuvent causer des dommages permanents aux tiges. 

Théoriquement, la charge axiale statique maximale admissible (qui peut être pris en 

charge dans les glissières peut être calculée en utilisant l'équation suivante : 

 

𝑭𝒔𝒍𝒊𝒑 = 𝑭𝒕𝒊

[
 
 
 

𝟐

𝟏+(𝟏+
𝟐𝒓𝒐

𝟐𝑲𝒔𝑨𝒅𝒑

(𝒓𝒐
𝟐−𝒓𝒊

𝟐)𝑨𝒄
)

𝟐

+(
𝟐𝒓𝒐

𝟐𝑲𝒔𝑨𝒅𝒑

(𝒓𝒐
𝟐−𝒓𝒊

𝟐)𝑨𝒄
)

𝟐

]
 
 
 

𝟏

𝟐

, . . . . . . . . . . . . . . . .. . . . . . . .  (50) 

 

Où : 

 Fti = Capacité de charge de traction de la tige de forage, lbf. 

 Ac = Zone de contact entre la cale et la tige (𝐴𝑐 =  𝟐𝝅𝒓𝒐𝑳), in.  

A = Section transversale de la tige de forage. 

𝒓𝒐 = Rayon Extérieur de la tige, in. 

𝒓𝒊 = Rayon intérieur de la tige in.  

L = Longueur de la cale (12 ou 16 in). 

 K = Facteur de charge latérale des glissades: 
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𝑲𝒔 =
𝟏−µ 𝒕𝒂𝒏𝜳

µ+𝒕𝒂𝒏𝜳
 , . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  (51) 

Où: 

 µ = Le coefficient de frottement entre les feuillets et les coussinets  

𝜳 = Le cône de la cale en degrés. 

Si la charge réelle sur la garniture est inférieure à celle calculée à partir de l'équation. 

46, la tige ne doit pas être endommagée dans la zone de glissement à moins que la cale lui-

même soit mal supporté dans les forures. Pour des calculs d'ingénierie pratiques, un SF 

approprié doit-il être utilisé. 

 

Fig.05: Forces in the slip mechanism. 

(FUNDAMENTALS OF DRILLING ENGINEERING page 614) 

 

 Torque & drag 

3.15.1 Side Force 

On définie la composante axiale de la force résultante R au niveau du trépan en tant 

que WOB et on la note par W, et la composante latérale en tant que Side force. En l’absence 

du WOB, la seule force qui agit sur le trépan est la Side force, qui est créée par le poids de 

la garniture entre l’outil et le point de tangence.  
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3.15.1.1 Side force pour une garniture non flambée 

Dans le modèle de soft string, la force latérale ou la force normale est calculée en 

utilisant l'équation suivante pour une garniture non flambée : 

𝑭𝒔 = √(𝑭𝒆 ∆∅  𝒔𝒊𝒏(𝜶𝒂𝒗𝒈 ))
𝟐
+ (𝑭𝒆 ∆𝜶+𝑾𝒃 𝒔𝒊𝒏(𝜶𝒂𝒗𝒈))

𝟐 
.......................... (52) 

Avec:                   

𝑾𝒃 = 𝒘𝒃𝑺𝒍 

Où :  

Fe = La force axiale au bas de la section, qui est calculé en utilisant la méthode de 

flottabilité. 

𝑾𝒃= Poids de la section dans la boue. 

𝑺𝒍 = La longueur de la section. 

 𝒘𝒃 = Poids dans la boue par unité de longueur de la section.  

∆∅ = Le changement d'azimut sur la longueur de la section. 

𝒂𝒂𝒗𝒈 = L’inclinaison moyenne sur la section. 

 ∆𝜶 = Le changement d’inclinaison sur la longueur de la section.  

Le signe devant le terme Wb indique si l'angle de puits de forage est en construction 

ou en baisse. 

3.15.1.2 Side force pour une garniture flambée 

Si le WOB est inférieur à celui calculé à partir de l'équation (38), les  masses tiges 

restent droites et la force latérale = 0. 

Une fois que les masses tiges ont flambé, la garniture n’est plus verticale à son 

extrémité inférieure et l’outil commence à percer un trou incliné. La direction (inclinaison) 

de la force au trépan et l'angle d'inclinaison sont donnés par (Lubinski 1951.1987) : 

𝜱 = 𝒏.
𝒓𝒄

𝒎
,….....................................................……… (53) 

 

𝜷 = 𝝀
𝒓𝒄

𝒎
,….........................................................……… (54) 
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Où :  

𝜱 = Inclinaison de la force résultante du trépan (notez également que(𝜱 = 𝐭𝐚𝐧−𝟏 𝑯

𝑾
).        

β = Angle d’inclinaison (radian). 

T = Jeu radial (rayon apparent du trou). 

𝒓𝒄 = 𝟎. 𝟓 × (𝑫𝒃 − 𝑶𝑫𝒅𝒄).....................................................(55) 

 

n, λ = Coefficients dépendants de la distance sans dimension x2 = 
𝑿𝟐

𝒎
  entre le trépan et le 

point neutre comme indiqué sur la Fig.06. 

 

Fig.06: Buckling of collars in a vertical hole [after Lubinski (1987)]. 

(FUNDAMENTALS OF DRILLING ENGINEERING page 589) 
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En supposant que les capacités de coupe frontale et latérale du trépan sont identiques 

et que la formation en cours de forage est isotropique, la direction de déplacement du trépan 

instantanée attendue est la même que la direction de la force résultante sur le trépan. Si, 

toutefois, la capacité de coupe latérale du trépan est supposée négligeable, le trépan va 

pénétrer dans la formation dans la direction dans laquelle il est indiqué. En d'autres termes, 

l'angle de trou instantané sera égal à l'angle d'inclinaison. 

Fig.07: Coefficients λ and n as functions of dimensionless distance from the drill bit to the 

neutral point, x2 [after Lubinski (1987)]. 

(FUNDAMENTALS OF DRILLING ENGINEERING page 591) 

 

En général, le sens de pénétration du trépan ne sera ni celui de l'angle d'inclinaison ni 

celui de la force résultante car la forabilité de la formation (résistance de la formation au 

forage) est différente dans les différentes directions. L’amplitude de la force exercée par les 

masses tiges flambées sur la paroi du trou est donnée par : 

𝑵 = 𝒇 𝒘𝒃𝒑 𝒓𝒄 ………………………………………. (56) 
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Où = f est un coefficient dépendant de la distance entre le trépan et le point neutre, 

exprimé en unités adimensionnelles. 

𝒙𝟐 =
𝑳𝑵

𝒎
……………..........……………………….. (57) 

LN = X2 = distance entre le trépan et le point neutre, ft ; 

𝑳𝑵 =
(𝑾 − 𝑭)

𝒘𝒃𝒑
……………………...................................……………(58) 

𝑭 = 𝝁𝑵 ...............................................................(59) 

F : force de frottement, lbf 

µ = coefficient de frottement ente les masses tiges et la formation au point de contact. 

 L’analyse de l’Eq 56 et 58 indique que si le coefficient de frottement µ et connu ou 

bien peut être estimé, la force N peut être calculée itérativement. Si la garniture est en 

rotation, la force de frottement est absorbée par le couple de rotation, et le frottement axial 

peut être négligé dans l’Eq 58. 

  

Fig.08: Coefficient f for the force that collars exert on the borehole wall upon buckling [after 

Lubinski (1987)].  

(FUNDAMENTALS OF DRILLING ENGINEERING page 592) 
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3.15.2 Torque forces 

Si le puits dévie de la verticale, la garniture sera en contact partiel avec la paroi du 

puits. 

Le couple (moment) requis pour faire tourner la garniture de forage est constitué de 

trois composants principaux: le couple requis pour la rotation de l'outils, couple pour la 

rotation de garniture de forage afin de surmonter la traînée (drag) visqueuse due au fluide de 

forage, et couple en raison des forces de contact entre la garniture et le puits. Cela peut être 

exprimé comme : 

𝑴𝒕 = 𝑴𝒅𝒃 + 𝑴𝒗𝒅 + 𝑴𝒄𝒅,................................................................... (60) 

Où : 

 Mdb = Torque requis pour faire tourner l’outil. 

Mvd = Torque requis pour surmonter la trainée visqueuse. 

Mcd = Torque requis pour surmonter la trainée résultante des forces de contact. 

Dans un trou vertical de bonne qualité, le couple total est contrôlé par les deux premiers 

composants de l'équation. 56. En forages directionnels et particulièrement dans les puits 

horizontaux, le troisième composant est dominant et présente un grand intérêt pour les 

concepteurs  

Le couple (torque) est donné par : 

𝑻𝒓 =  𝝻 × 𝐫 × 𝐅𝐬........................................................(61) 

Dans le cas de la remontée avec rotation le torque est donné par : 

𝐓𝐫 = 𝝻 × 𝐅𝐬 × 𝐫 ×
|𝝎|

|𝑽𝒓𝒔|
...................................................(62) 

Avec: 

|𝐕𝐫𝐬| = √(𝑽𝒕𝒔
𝟐 + 𝝎𝟐).....................................................(63) 

|𝝎| = 𝒓 × ᴨ ×
𝑹𝑷𝑴

𝟑𝟎
........................................................(64) 

Vrs = La vitesse résultante. 

Vts = La vitesse de remontée. 
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|𝝎| = La vitesse angulaire. 

Fs = Force latérale ou normale (side force). 

𝞵 = Le coefficient de frottement. 

 r = Le rayon du composant. 

3.15.3 Drag forces 

Des forces de traînée (drag) se développeront en raison du frottement entre les surfaces 

en contact. Parce que les forces de traînée toujours s'opposent au sens du mouvement, la 

charge au crochet est maximale lors des opérations de la remontée (TOH). La différence des 

charges de crochet pendant les manœuvres  sont un très bon indicateur de la magnitude des 

forces de friction du fond du trou. Dans un puits de forage vertical de bonne qualité, la 

différence de charge du crochet lors de la descente et de la remontée devrait être petite. 

La force de traînée (drag) est donnée comme suit: 

𝑭𝒅 =  𝝁 × 𝑭𝒔 ×
|𝑽𝒕𝒔|

|𝑽𝒓𝒔|
................................................................(65) 

Avec: 

|𝑽𝒓𝒔| = √(𝑽𝒕𝒔
𝟐 + 𝝎𝟐)..............................................................(66) 

|𝝎| = 𝒓 × ᴨ ×
𝑹𝑷𝑴

𝟑𝟎
.................................................................(67) 

Vrs = La vitesse résultante. 

Vts = La vitesse de remontée. 

|𝝎| = La vitesse angulaire. 

Fs = Force latérale ou normale (side force). 

𝞵  = Le coefficient de frottement. 

 r = Le rayon du composant. 
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 Estimation de la puissance nécessaire pour tourner un tricône 

La puissance nécessaire  pour faire tourner un « rotary roller rock bit » dans un trou 

vertical peut être estimé à partir de l'équation. 68: 

 

𝑯𝑷𝒃 = 𝑪𝒇(𝒘)𝟏.𝟓𝑫𝒃
𝟐.𝟓𝑹𝑷𝑴 ………………………………… (68) 

Où : 

𝐶𝑓 = Un facteur empirique allant de (4).10-6 pour les formations très dures à environ 

(14).10-5 pour formations très tendres. 

D = Diamètre du trépan in. 

W=WOB: 103 lbf. 

 Pour des applications de  design pratiques, le coefficient 𝐶𝑓 doit être obtenu à partir 

de puits forés dans des conditions de forage similaires. 

 

 Les vibrations de la garniture 

 La garniture peut vibrer en trois modes différents: 

1. Vibration axiale (longitudinale) : vibration le long de l’axe de la garniture. 

2. Vibration de torsion : vibration causant torsion et couple. 

3. Vibration transversal (latéral) : vibration d'une côté à l'autre. 

 

Les vibrations axiales peuvent être reconnues par la vibration du top drive (ou Kelly). Les 

vibrations de torsion ne sont pas visibles car la table de rotation contrôle le mouvement de 

la garniture de forage à la surface. Le mouvement transversal à nouveau ne peut pas être vu 

à la surface. 

 

La vibration de la garniture se produit lorsque la fréquence de la force appliquée est égale à 

la fréquence de vibration naturelle de la garniture.la Rotation de la garniture à sa fréquence 

de résonance naturelle entraîne une usure excessive et rapide de la colonne de forage et peut 

entraîner une défaillance par fatigue. 
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Tab.18: Observations, actions correctives et contre-mesures pour les vibrations latérales. 

Observation  
Environnement 

typique  

Action Corrective à 

court terme 

Contre-mesure à 

long terme 

Choques latéraux / BHA en tourbillon 

- Wash out et twist-

off fréquents. 

- Plusieurs fissures 

lors de l’inspection. 

- Une faible vitesse 

d’avancement. 

- Un Torque 

élevé/Augmentation 

soudaine du torque 

- Formation dure 

- BHA instable 

- Puits vertical 

-Trou 

surdimensionné 

Etape 1 : 

Rester poser sur le 

fond 

Diminuer la vitesse 

de rotation 

Etape 2 : 

Si pas d’effet, alors 

on dégage le fond et 

on redémarre avec 

un RPM inferieur. 

- Optimiser la BHA 

avec l’analyse des 

vitesses critiques. 

- Utiliser un moteur 

de fond. 

- Utiliser un outil 

stabilisé. 

 

 

 

 

Figure.9 type of vibration 

(Well Engineering & Constructions - H. RABIA page. 434)
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 Introduction 

 Le terme design, est un verbe qui a le sens de configurer une garniture de forage en 

utilisant les composants disponibles sur chantier. 

Le design de la garniture de forage se devise en deux parties essentielles : 

-le design de la BHA (fatigue failure design). 

-le design des tiges (over load design). 

 Types des BHA 

Tous les BHA sont classés en deux types:  

4.2.1 BHA conventionnel à angle faible (Low angle) 

 Un BHA conventionnel est un type qui contient suffisamment des masses tiges et de 

composants comme (HWDP) pour appliquer tout le poids requis au trépan, plus l'excès 

requis du facteur de résistance (DF) Un BHA conventionnel  empêche le flambage du jar et 

des tiges de forage en les maintenant dans un état de tension mécanique constant. 

4.2.2 High angle BHA (à angle grand)  

Un BHA à grand angle est un dont les masses tiges et HWDP ont été retirés en grande 

partie de leur partie supérieure. Des tiges à poids normal ou à paroi épaisse sont utilisées en 

compression mécanique afin de fournir la partie de poids sur le trépan,  pour éviter  le 

flambage dans les NWDP en limitant la compression mécanique dans les tiges à une charge 

supérieure à sa charge de flambage réelle. 
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 Fig.10: two example BHA's. 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 148) 
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 Design de  BHA 

4.3.1 Choix de type de BHA 

     Il est recommandé de commencer à forer un trou vertical avec un BHA 

conventionnel (à angle faible). Si le plan de puits demande l'inclinaison du trou de 

construction, à quel moment faut-il passer d'un BHA conventionnel à un BHA à angle élevé? 

 En général, un BHA conventionnel (à angle faible) sera préférable pour des 

inclinaisons de trou inférieures à 30 degrés, tandis qu'un BHA à angle élevé servira 

généralement mieux au-dessus de 70 degrés environ. Aucune règle générale n'est applicable 

aux inclinaisons comprises entre 30 et 70 degrés. Aux inclinaisons intermédiaires.  

4.3.1.1 Les facteurs de choix de type de BHA 

 Hydraulique  

 En raison des diamètres internes, les composants de BHA provoquent une perte de 

pression de circulation élevée par rapport aux tiges de forage du même diamètre extérieur. 

Ainsi, le passage à une configuration de BHA à angle élevé élimine des longueurs de section 

longues et restrictives. 

 Pour une perte de pression interne donnée, un BHA à angle élevé peut permettre des 

vitesses de pompe nettement plus élevées, tout en améliorant l'efficacité du forage et du 

nettoyage de puits.  

 

Figure. 11 approximate pressure losses in drill collars 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 148) 
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 Traînée de trou (Hole drag) 

 À mesure que l’angle de trou augmente, un poids plus petit du poids total de BHA est 

disponible pour le poids du trépan et une plus grande portion repose contre le côté de la 

traînée de trou croissante. Au fur et à mesure que l'inclinaison augmente. La longueur de 

BHA doit augmenter pour un poids donné.  

 L'augmentation de l'angle du trou (Increasing Hole angle) 

 L'augmentation de l'angle du trou augmente la capacité d'un composant à supporter la 

compression mécanique sans flambage. Vous pouvez donc utiliser le jar et les tiges pour 

appliquer un poids minimal et restez stable. Cela vous permet d'éliminer des DC et HWDP. 

Vous devez uniquement vous assurer que la quantité de compression mécanique dans le jar 

et les tiges de forage ne dépasse pas les charges de compression critiques.  

4.3.2 Configuration  inférieur (lower BHA) 

Le  BHA design commence par la configuration  inférieur ou de l'ensemble de forage. 

La configuration de l’assemblage de forage sera normalement recommandée par les 

entrepreneurs en services de direction et MWD. Cependant, une fois la configuration de 

l'assemblage rigoureuse établie, le mandataire doit examiner les aspects structurels des outils 

sélectionnés et apporter les modifications nécessaires pour répondre aux contraintes définies 

ou pour améliorer la résistance à la fatigue de l'assemblage en cours. 

Le design d'une BHA pour un puits vertical est passe par les étapes suivantes :  

4.3.2.1 Choix du diamètre des masses tiges  

De nombreux facteurs affectent le choix des masses tiges et de leur longueur. Les 

facteurs les plus importants sont: 

 Le diamètre de l’outil. 

 Le diamètre de casing  qui devrait être descendus  dans le trou.  

 Le dip-Angle de formation et hétérogénéité.  

 Le Programme hydraulique (I.E., Type de la boue de forage, Propriétés, débit 

et diamètre des duses).  

 Le pois a appliqué sur l’outil. 

 La possibilité des opérations d’instrumentation (fishing, surforage). 
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Pour les BHA lisses la formule de choix de diamètre des masses tiges suivants est 

utilisée pour prévenir le changement brutal dans l'angle de déviation du puits : 

 

𝐷𝑜𝑑𝑐 = 2 × 𝐷𝑜𝑐𝑐 − 𝐷𝑏.................................................(69) 

 

𝑫𝒐𝒅𝒄 =   Diamètre extérieure des masses tiges. 

𝑫𝒐𝒄𝒄 = Diamètre du manchon. 

𝑫𝒃 = Diamètre de trépan. 

4.3.2.2 Choix de la longueur des masses tiges 

La longueur requise des masses tiges dépend principalement du WOB désiré, du poids 

unitaire des masses tiges et de la densité de fluide de forage. En supposant que les masses 

tiges seront utilisées pour créer un poids sur l’outil, la longueur requise est donnée par la 

formule : 

𝑳𝒅𝒄 =
(𝑫𝑭)𝑾

𝒘𝒅𝒄 𝒌𝒃 𝒄𝒐𝒔(ɸ)
.................................................(70) 
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4.3.3 Configuration  supérieur (type à faible angle) 

Maintenant que vous avez sélectionné le type BHA, il reste à configurer la BHA 

supérieur. Si le type sélectionné était à angle faible, trois configurations à angle faible 

différentes (appelées «A» à «C»). ) Sont couverts dans cette norme. Ils sont illustrés à la 

Fig.12  

Fig.12: BHA conventionnel. 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 153) 

 

4.3.3.1 Configuration "A" 

 La configuration "A" utilise des masses tiges et des composants similaires pour 

appliquer tout le poids de trépan requis. Les tiges de forage à poids lourd sont utilisées 

uniquement pour la transition. Au cours des dernières années, l’industrie s’est éloignée de la 

configuration "A" pour adopter la configuration "B". Si vous préférez la configuration "A", 

la longueur minimale de la section des masses tiges de forage est calculée à l'aide de 

l'équation .71 
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𝑳𝑯𝑾𝑫𝑷 = [[
𝑾𝑶𝑩.𝑫𝑭𝑩𝑯𝑨

𝑲𝑩 𝒄𝒐𝒔𝜽
] − (𝑳𝑫𝑨𝑾𝑫𝑨)] ×

𝟏

𝑾𝑫𝑪
 .................................(71) 

𝐷𝐹𝐵𝐻𝐴 = Facteur Design pour le poids en excès de BHA 

𝐾𝐵 = De flottabilité  

𝐿𝐷𝐶 = Longueur minimale de la section DC sous le jar (ft) 

 𝐿𝐷𝐴 = Longueur de l'ensemble de forage (ft)  

𝑊𝑂𝐵 = Poids maximum requis sur le trépan (lb) 

 𝑊𝐷𝐶 = Poids en air des masses tiges de forage (Ib / ft)  

𝑊𝐷𝐴 = Poids en air de l'ensemble de forage (lb / ft)  

𝜽 = Inclinaison maximale à BHA (degrés) 

4.3.3.2 Configuration «B» et «C» 

 Les configurations «B» et «C» appliquent un poids de trépan avec les masses tiges de 

forage et HWDP, mais la configuration «C» utilise plus d'une taille de masses tiges de forage. 

La configuration "B" permet de manipuler la BHA plus facilement et plus rapidement au sol, 

réduit la tendance au coincement différentielle et peut réduire le risque de défaillance de la 

connexion BHA. Par conséquent, pour les systèmes BHA conventionnels, la configuration 

"B" est préférable. La contrainte de design pour l'indice de stabilité: la longueur minimale 

de HWDP au-dessous de jar qui fournira le poids de trépan souhaité (tout en maintenant le 

jar en tension mécanique) est calculé à l'aide de la formule. 72 

𝑳𝑯𝑾𝑫𝑷 = [
𝑾𝑶𝑩.𝑫𝑭𝑩𝑯𝑨

𝑲𝑩 𝒄𝒐𝒔𝜽
− [(𝑳𝑫𝑨𝑾𝑫𝑨) + (𝑳𝑫𝑪.𝑾𝑫𝑪)]]

𝟏

𝑾𝑯𝑾𝑫𝑷
 ...................(72) 

 

4.3.4 Configuration  supérieur (type à grand angle) 

L’objectif habituel lors du passage à un BHA à forte angle est d’alléger au maximum 

l’assemblage tout en préservant le flambage en mode rotatif du jar et des tiges de forage. La 

quantité totale de HWDP requise dans la BHA supérieure en dessous de jar pour y parvenir 

est déterminée par la formule 68. 

𝑳𝑯𝑾𝑫𝑷 =
[(𝑾𝑶𝑩.𝑫𝑭𝑩𝑯𝑨)−(𝑭𝑪+(𝑳𝑫𝑨.𝑾𝑫𝑨.𝑲𝑩.𝒄𝒐𝒔𝜽))]

𝑾𝑯𝑾𝑫𝑷.𝑲𝑩.𝒄𝒐𝒔𝜽
...................................(73) 



Chapitre 3 : Le design de la garniture  de forage  

 

68 

 

 

 Remarque :  

Si le résultat de la formule. 68 est négatif, les tiges de poids normal ne flamberont pas 

au poids de trépan indiqué, même si aucun HWDP n'est utilisé. En d’autres termes, l'outil de 

forage n’a besoin d’aucun poids de la part supérieure. Dans ce cas, il ne faudrait que le tube 

de transition entre le drilling assembly et le jar. 

 

4.3.5 Longueur de la section de transition 

La longueur minimale de la section de transition du HWDP est d’une longueur. Si les 

vibrations sont une source d'inquiétude basée sur les données MWD ou la défaillance d'une 

connexion dans la section plus souple près d'une transition, des sections de transition plus 

longues peuvent réduire le risque de défaillance par fatigue. Il n'y a pas de longueur 

maximale. L'utilisation des DC pour la transition n'est pas recommandée dans les deux types 

de BHA. 

 L’étape de design 

1. Choix de type de BHA. 

2. Configuration  inferieur. 

3. Configuration  supérieur. 

4. Calcul de BSR. 

5. Calcul de SR. 

6. Calcul du bending stress. 
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 La design des tiges (over load design) 

4.5.1 Capacité de charge nominale (rated load capacity) 

 La capacité de charge nominale d'un composant correspond à la charge qui 

entraînerait une contrainte globale égale à la limite d'élasticité au point le plus faible du 

composant. La capacité de charge nominale est également appelée capacité de charge 

nominale ou simplement capacité de charge. 

Les tableaux (18 et 19) représentent  respectivement les capacités de charge en torsion 

et en tension des tiges de forage. 

  

Tab.19: normal weight drill pipe torsional capacity (ft-lbs) 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 71) 
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Tab.20: normal weight drill pipe tensile capacity (ft-lbs) 

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 69) 

 

4.5.1.1 Capacité de charge utile (Useful load capacity) 

C’est la capacité de charge nominale divisée par le facteur de design. Les facteurs de 

design sont égaux ou supérieurs à 1,0. Lorsque le facteur de design est égal à 1,0, la capacité 

de charge utile est égale à la capacité de charge nominale. 

𝑼𝒔𝒆𝒇𝒖𝒍 𝑳𝒐𝒂𝒅 𝒄𝒂𝒑𝒂𝒄𝒊𝒕𝒚 =  
    𝒓𝒂𝒕𝒆𝒅 𝒍𝒐𝒂𝒅 𝒄𝒂𝒑𝒂𝒄𝒊𝒕𝒚

𝑫𝑭
...............................(74) 

4.5.1.2 Surcharge (Overload) 

        La surcharge est une condition dans laquelle la charge appliquée au composant 

de la colonne de forage dépasse la capacité de charge utile de ce composant. 

4.5.1.3 Facteur de charge (Load Factor) 

          Le facteur de charge est le pourcentage de la capacité de charge utile d'un 

composant qui est utilisée, dans le cas de charge et les conditions de fonctionnement en 

question. Étant donné que les charges et les capacités de charge varient le long d'une 

garniture de forage, le facteur de charge sera également variable. Lors de l'évaluation d'un 

design pour la prévention de la surcharge, les points d'intérêt principaux dans la ligne de 

forage avec les facteurs de charge les plus élevés. 

𝑳𝑭 =
(𝑨𝒑𝒑𝒍𝒊𝒆𝒅 𝑳𝒐𝒂𝒅) (𝑫𝑭) 𝟏𝟎𝟎

𝑹𝒂𝒕𝒆𝒅 𝒍𝒐𝒂𝒅 𝑪𝒂𝒑𝒂𝒄𝒊𝒕𝒚
..........................................(75) 
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4.5.1.4 Overpull 

      Également appelée margin overpull (MOP), ou simplement overpull, correspond à 

la différence entre la capacité nominale de charge de traction d'un composant et la charge de 

traction étant appliquées sous le cas de charge et les conditions examinées. Overpull est la 

capacité de traction excédentaire disponible supérieure à celle requise pour déplacer la 

garniture libre. C'est une réserve de capacité pour une utilisation d'urgence au cas où la 

garniture commencerait à coller ou resterait coincé. Etant donné que les charges de traction 

et les capacités de charge varient considérablement sur la longueur d'une garniture, overpull 

varient également. Du point de vue du design, le point dans la colonne de forage avec le 

minimum d'overpull sera le point d’intérêt. 

4.5.2 Choix de design group 

Aucune règle absolue ne peut être écrite pour savoir quand appliquer un groupe de 

design spécifique. Tout dépendra de la gravité des conditions de forage, des coûts 

économiques et autres probables d'une défaillance, le cas échéant, et des politiques de gestion 

des risques de l'organisation pour laquelle vous travaillez.  

Le tableau suivant illustrée les facteurs et contraintes de design pour le groupe de 

design DS-1 : 

Tab. 21 : Contrainte et facteurs de design  pour le DS 1design groupe  

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 270) 
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  Pour le design de la garniture de forage les facteurs de design à prendre en 

considération sont illustrés dans le tableau suivant : 

Tab. 22 : Applications des  Contraintes et facteurs de design   

(Standard DS-1 volume 2 Drill stem Design and operation page 07) 

 Over load design Fatigue design 

Configuration de BHA 

pour la solidité 

structurelle 

 

Load factor 

Minimum Overpull 

DFt  , DFtr 

 

Bending strength ratio (BSR) 

Stiffness ratio (SR) 

Stability index(SI) 

DFBHA 

 

concevoir le reste de la 

tige de forage 

 

Load factor 

Minimum overpull 

DFt  , DFtr 

 

 

Curvature index(CI) 

 

3.2.4  Design des tiges de forage 

Le design de la tige de forage a pour but de déterminer la taille, la qualité et la longueur 

optimales des composants de la tige de forage afin qu'ils soient suffisamment résistants, avec 

des pertes de charges optimum  tout en entraînant un coût minimum. 

4.5.2.1 Les étapes de travail  

a. Marquage des dimensions des connexions des éléments de garniture de 

forage comme requis sur la feuille de calcul (Box  OD et Pin  ID). 

b. La détermination des capacités de charges de garniture/ 

c. L’enregistrement des capacités de charge sur la feuille de travail.  

d. Notez si un composant est limité par la capacité du tube ou de la 

connexion sur la feuille de travail (Fig.3.4). 

 

Remarque : 

Il n’est pas nécessaire de s’intéresser à la capacité de torsion des corps de la tige, 

HWDP ou des masses tiges, car ils sont tous nettement plus hauts que leurs connexions. 
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(a) Analyse de la charge Uni-axial  

Calcul des charges réelles en utilisant l’équation de torque & drag. 

Exécutant  le simulateur (Drill Scan) avec les données de la BHA pour estimer les 

charges réelles (applied load). 

 Entrer les charges prévues en haut de chaque section dans la feuille de 

calcul, puis calculez les load factors et les overpull  en haut des sections.  

 Calculer le facteur de charge (load factor) en utilisant ces chiffres et les 

facteurs de design (design factor) applicables 

 Calculer, la charge axiale statique maximale admissible (slip crushing) 

 Calcul de la marge over pull disponible en cas de coincement 

 

Remarque : 

 Il n'est pas nécessaire d’enregistrer les charges pour le top des masses tiges, car ces 

masses-tiges  sont évidemment beaucoup plus solides que les charges appliquées. 

 Load factor  seront les plus élevées  et l'overpull sera le plus faible  au top de la section 

donc les sommets des sections sont les points d’intérêt  pour les load factor.  

 

(b) Analyse des charges bi-axiales  

 Accédez au dernier bloc de la feuille de travail  pour examiner 

les effets combinés de la tension et de la torsion pour le Cas du 

back reaming. 

 Entrez les charges réelles de ce cas, puis recherchez la capacité 

de charge combinée des tiges de forage de la classe utilisée ou 

bien les calculés  

 Calculez le facteur de charge (load factor) en utilisant ces 

chiffres et les facteurs de design (design factor) applicables.  

 

(c) Analyse des charges triaxiales  

 Dans ce cas on prend en considération de tous les efforts  réagissant sur le drill string 

(tension, torsion, pression, buckling, bending) toute en calculant le Von-mises  par 

la formule (43). 

 Calculer le facteur de charge (load factor). 
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Notre étude a été réalisée sur un puits hydraulique "Albien" de 2040m de profondeur 

foré à Sidi Khaled (Biskra) le 01 mai 2019, Il a été foré par la société de « Oued Righ Abar », 

la première entreprise locale à réaliser ce type de projet avec l'hydraulique de Biskra. 

Fig.13 : Coupe prévisionnelle  du forage albien de Sidi Khaled. 
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Lors du forage de ce puits (la phase 17"1/2), un problème de cisaillement d'une masse 

tige dans le sénonien (calcaire, dolomie, argile grise à passage d'anhydrite) avec plusieurs 

Wash-out sont survenues. 

Au début, nous avons vérifié le design de la garniture de forage, puits nous avons 

essayé de diagnostiquer le problème par vérification des vibrations de la garniture lors de 

forage par le simulateur Well Scan, Puis nous avons fait quelque changements sur la BHA 

d'une sorte à régler le problème  tout en interprétons les résultats obtenues.  

 

 

 

 

 

 

 

Fig.4 : une masse tige cisaillée. 

 

Prenons les hypothèses suivantes: 

 Inclinaison de puits 4°. 

 Azimute de puits 0°. 

 Les tiges de forages utilisées sont considérées comme étant des tiges de 

classe 2. 

 Calculs effectués avec le design group numéro 01. 

 Le model utilisé pour le calcul des cas de charge est le soft string et celui 

utilisé pour  le calcul de la contrainte de flexion, d’effort triaxial et des 

vibrations est le stiff string model. 

 Le coefficient de friction de puits µ = 0.3. 

 Les stabilisateurs et cross over sont considérés comme des masses tige. 

 La vitesse de la remontée    𝑉𝑡𝑠 = 1641 𝑓𝑒𝑒𝑡/ℎ. 

 L’effet de la rhéologie de boue sur la garniture est négligeable.   
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 Vérification du design de la garniture de forage 

5.1.1 Défaillance par surcharge (over load failure)  

5.1.1.1 Calcul de facteur de flottabilité 

k = (1-  
𝒅𝒃

𝟕.𝟖𝟓
 ) 

- La boue utilisé a une densité de db= 1.18, calculant le poids de la garniture dans la 

boueو 

 𝒌 = 𝟏 −
𝟏.𝟏𝟖

𝟕.𝟖𝟓  
    

𝒌 = 𝟎. 𝟖𝟓                                                             

Avec: 

K = Facteur de flottabilité. 

7.85 = Densité de l'acier. 

5.1.1.2 Calcul des charges statiques au sommet des tiges 

a. Poids  des masses tiges 

𝑊𝑑𝑐 = 𝐿𝑑𝑐 × 𝑤𝑑𝑐 × 𝑘 

𝑊𝑑𝑐 = 294 ×  216 × 0.85 

𝑊𝑑𝑐 = 53979 𝑙𝑏𝑠 

b. Poids  des HWDP: 

𝑊ℎ𝑤𝑑𝑝 = 𝐿ℎ𝑤𝑑𝑝 × 𝑤ℎ𝑤𝑑𝑝 × 𝑘 

𝑊ℎ𝑤𝑑𝑝 = 177 ×  49.3 × 0.85 

𝑊ℎ𝑤𝑑𝑝 = 7418 𝑙𝑏𝑠 
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c. Poids  des tiges: 

𝐖𝐝𝐩 = 𝐋𝐝𝐩 × 𝐰𝐝𝐩 × 𝐤 

𝐖𝐝𝐩 =  𝟓𝟏𝟎𝟖 × 𝟐𝟏. 𝟖𝟕 × 𝟎. 𝟖𝟓 

𝐖𝐝𝐩 = 𝟗𝟒𝟗𝟓𝟔 𝐥𝐛𝐬 

 

5.1.1.3 Calcul de la force critique de flambage du 1er ordre : 

En utilisant la formule (41) :  

𝒓𝒄 = 𝟎. 𝟓 × (
𝟏𝟕. 𝟓

𝟏𝟐
−

𝟗. 𝟓

𝟏𝟐
) 

𝒓𝒄 = 𝟎. 𝟑𝟑 

𝑰 =
ᴨ

𝟔𝟒
× ((

𝟗. 𝟓

𝟏𝟐
)

𝟒

− (
𝟑

𝟏𝟐
)
𝟒

) 

 

𝑰 = 𝟎. 𝟎𝟐 𝒇𝒕𝟒 

𝒎 = √
𝟒𝟑𝟐𝟎 × (𝟏𝟎)𝟔 × 𝟎. 𝟎𝟐

𝟏𝟖𝟑. 𝟔

𝟑

 

𝒎 = 𝟕𝟕. 𝟕𝟖 

𝑾𝒄𝒓 = 𝟐 × 𝟕𝟕. 𝟕𝟖 × 𝟏𝟖𝟑. 𝟔 × √
𝟕𝟕. 𝟕𝟖 × 𝐬𝐢𝐧(𝟒)

𝟎. 𝟑𝟑

𝟑

 

𝑾𝒄𝒓 = 𝟕𝟐𝟔𝟐𝟓 𝒍𝒃𝒔 

5.1.1.4 Calcul de la force normal (side force) au sommet des tiges: 

- Comparons maintenant le weight on bit avec le poids critique de flambage sinusoïdal: 

𝟐𝟐𝟎𝟒𝟕 < 𝟕𝟐𝟔𝟐𝟓 

𝑾𝑶𝑩 < 𝑾𝒄𝒓 

- Donc la garniture travail loin de du poids critique. 
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Maintenant, appliquons l'équation. 52 pour une garniture non flambé : 

𝑭𝒔 = √(𝑭𝒆 ∆∅  𝐬𝐢𝐧(𝜶𝒂𝒗𝒈 ))
𝟐
+ (𝑭𝒆 ∆𝜶+𝐖𝐛 𝐬𝐢𝐧(𝜶𝒂𝒗𝒈))

𝟐 
 

∅ = 𝟎  

Donc : 

𝑭𝒔 = √(𝑭𝒆 ∆𝜶+𝐖𝐛 𝐬𝐢𝐧(𝜶𝒂𝒗𝒈))
𝟐 

 

𝑭𝒆 = 𝟕𝟒𝟏𝟖 + 𝟓𝟑𝟗𝟔𝟗 

𝑭𝒆 = 𝟔𝟏𝟑𝟖𝟕 𝒍𝒃𝒔 

𝐖𝐛 = 94956 𝑙𝑏𝑠 

∆𝜶 = 𝟎 𝒓𝒂𝒅 

𝑭𝒔 = √(𝟔𝟏𝟑𝟖𝟕 × 𝟎 −  𝟗𝟒𝟗𝟓𝟔×  𝐬𝐢𝐧(𝟎. 𝟎𝟑𝟓))𝟐  

 

𝑭𝒔 = 𝟑𝟑𝟐𝟐 𝒍𝒃𝒔 

 

5.1.1.5 Calcul de drag au sommet des tiges 

𝑭𝒅 =  𝝻 × 𝐅𝐬 ×
|𝑽𝒕𝒔|

|𝑽𝒓𝒔|
 

a. Le cas de la remontée: 

Vts = 60 ft/min 

ω = 0 tr/min 

Vrs = 60 ft/min 

𝐹𝑑 =  0.3 × 3322 

𝐹𝑑 = 996.6 lbs 

b. Le cas de la remontée avec rotation (BR): 

Vts = 60 ft/min 
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|ω| = D × ᴨ × RPM 

|ω| =
5

12
× ᴨ × 60 

ω = 79 ft/min 

|Vrs| = √(602 + 792) 

Vrs = 100 ft/min 

𝐹𝑑 = 0.3 × 3322 ×
|60|

|100|
 

𝐹𝑑 = 597.96  𝑙𝑏𝑠 

c. Le cas de forage (RD): 

Vitesse de la remontée    Vts = 0 

𝐹𝑑 = 0  𝑙𝑏𝑠 

 

d. Le cas rotation de fond (ROB) 

Vitesse de la remontée    Vts = 𝟎   

𝐹𝑑 = 0  𝑙𝑏𝑠 

 

5.1.1.6 Calcul de torque au sommet des tiges 

Tr = µ × Fs × r ×
|𝜔|

|𝑉𝑟𝑠|
 

𝐵𝑖𝑡 𝑡𝑜𝑟𝑞𝑢𝑒 = 18000 

a. Le cas de la remontée: 

Vts = 60 ft/min 

ω = 0 tr/min 

Vrs = 60 ft/min 
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𝑇𝑟 = 0 ft. lbs 

b. Le cas de la remontée avec rotation (BR): 

Vts = 60 ft/min 

|ω| = D × ᴨ × RPM 

 

|ω| =
5

12
× ᴨ × 60 

ω = 79 ft/min 

|Vrs| = √(602 + 792) 

Vrs = 100 ft/min 

𝑇𝑟 = 0.3 × 3322 ×
5

12 × 2
×

|79|

|100|
 

𝑇𝑟 = 1640  𝑙𝑏𝑠. 𝑓𝑡 

c. Le cas de forage (RD) 

Tr = µ × r × Fs 

Bit torque = 18000 ft. lbs 

𝑇𝑟 = 0.3 ×
5

12 × 2
× 3322 + 18000  

𝑇𝑟 = 18208  𝑙𝑏𝑠. 𝑓𝑡 

d. Le cas de rotation de fond (ROB) 

Tr = µ × r × Fs 

Bit torque = 0 ft. lbs 

𝑇𝑟 = 0.3 ×
5

12 × 2
× 3322 

𝑇𝑟 = 208  𝑓𝑡. 𝑙𝑏𝑠 

 



Chapitre 5: Etude de cas 

82 

 

5.1.1.7 Calcul de la tension au sommet des tiges 

𝑻 = 𝑾 − (𝑾𝑶𝑩 + 𝑭𝒅) 

a. Le cas de la remontée(TOH) 

 

𝑇 = 94956 + (996.6) + 7418 + 53979 

𝑇 = 157350 𝑙𝑏𝑠 

b. Le cas de la remontée avec rotation(BR): 

: 

𝑇 = 94956 + (597.96) + 7418 + 53979 

𝑇 = 156951 𝑙𝑏𝑠 

 

c. Le cas de forage(RD) 

𝑇 = 94956 − (33069) + 7418 + 53979 

𝑇 = 120584 𝑙𝑏𝑠 

 

d. Le cas de rotation de fond(ROB) 

𝑇 = 94956 + 7418 + 53979 

𝑇 = 156353 𝑙𝑏𝑠 

Le tableau suivant résume les résultats : 

Tab. 23: Les charges calculés 

Profondeur 

(ft) 
Load case Tension (lbs) 

Torsion          

(lbs.ft) 
location 

0 

ROB 156353  208   
 

5" section DP 

top 

BR 156951  1640   

RD 120584  18208   

TOH 157350  0 
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5.1.1.8 Simulation des résultats en utilisant le simulateur WellScan 

-Exécutant maintenant les données de la BHA avec le simulateur (Drill Scan) pour 

estimer les charges réelles (applied load).  

Fig.15 : BHA puits sidi Khaled, la phase 17 " ½. 

 

a) Le cas de forage (RD) 

Fig.16 : Les données saisies pour le simulateur dans le cas de forage. 
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1. La tension de la garniture dans le cas de forage  

 

Fig.17: La tension de la garniture dans le cas du forage. 

2. La torsion de la garniture dans le cas de forage 

Fig.18 : La torsion de la garniture dans le cas du forage. 
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b. Le cas de la remontée avec rotation(BR) 

Fig.19 : Les données saisies pour le simulateur dans le cas du back reaming. 

 

1. La tension de la garniture dans le cas de back reaming 

Fig.20 : La tension de la garniture dans le cas du back reaming. 
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2. La torsion de la garniture dans le cas de back reaming 

 

Fig.21 : La torsion de la garniture dans le cas du back reaming. 

c. Le cas de la rotation de fond(ROB) 

1. La tension dans la garniture le cas de la rotation de fond 

 

Fig.22 : La tension dans la garniture le cas de la rotation de fond. 
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2. La torsion de la garniture dans le cas de la rotation de fond 

 

Fig.23 : La torsion de la garniture le cas de la rotation de fond. 

d. Le cas de la remontée(TOH) 

Fig.24 : Les données saisies pour le simulateur dans le cas de la remontée. 



Chapitre 5: Etude de cas 

88 

 

1.  La tension de la garniture dans le cas de la remontée 

 
Fig.25 : La tension de la garniture dans le cas de la remontée. 

 

Le simulateur prédit les charges suivantes aux sommets de chaque section : 

 

profondeur 

(ft) 
Load case Tension (lbs) 

Torsion          

(lbs/ft) 
location 

0 

ROB 156528 1917 
 

5" section DP 

top 

BR 158733 1837 

RD 121254 19725 

TOH 163142 00 

5108 

 

ROB 61730 514 

5" section 

HWDP top 

BR 61730 506 

RD 28660 19168 

TOH 63934 00 

5285 

ROB 52911 470 

9"1/2 section 

DC top 

BR 52911 463 

RD 19842 18480 

TOH 55116 00 

Tab. 24 : Les charges obtenues en utilisant le simulateur WellScan. 
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5.1.1.9 Comparaison des résultats calculés avec les résultats du simulateur 

 
Les résultats du 

simulateur 
Les résultats calculés Erreurs relative (%) 

Load 

case 

Tension 

(lbs) 

Torsion          

(lbs/ft) 

Tension 

(lbs) 

Torsion          

(lbs/ft) 
tension torsion 

ROB 156528 1917 156353 208 0.11 99.86 

BR 158733 1837 156951 1640 1.12 10.72 

RD 121254 19725 120584 18208 3.55 7.69 

TOH 163142 0 157350 0 0.55 0 

Tab. 25 : Les charges obtenues en utilisant le simulateur WellScan. 

L’erreur entre les résultats obtenus par les calculs et celles obtenues à partir du 

simulateur est acceptable pour les différentes LOAD CASES sauf pour le cas de la torsion en 

Rotation de fond. 

 

5.1.1.10 Informations générales & design factors  

Paramètres opérationnelles 

Les paramètres de forage sont résumés dans le tableau suivant : 

 

General information & design factor  (design group):   1,   2,   3. 

Well name: 

P.albien Sidi 

Khaled 

Hole section:    

17"1/2 

Depth(ft/m):   

5577 

Mud weight(ppg): 

1.18 

Tension design 

factor (DFT):  1.25 

Torsion design 

Factor(DFTR):   1.20 

Min overpull (lbs):  

15% 

Max load factor (%) 

100% 

Operating  Parameters 

Run N° 

02 

Bit depth(ft) 

5577 

Bit Weight (lbs) 

33069 

Bit Torque (ft.lbs) 

18000 

BHA Drag (lbs) 

1622 

BHA Torque (ft.lbs) 

19168 

ROP (ft/hr) 

3.5 

Recip Speed (ft/min) 

26.5 

ROT Speed (rpm) 

100 
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Description, load capacities & weak points: 

- Pour prendre en considération de l'état d’usure des tiges nous avons pris les 

caractéristiques des Tools joint de FF. B21. 

- La capacité de tension de Tools joint est déterminée par le graphe.04. 

- La capacité de tube (body) est déterminée du FF. B13. 

- La comparaison des capacités (tension & torsion) d'un tube nous permet de 

déterminer le point faible à prendre en considération pour les DP, DC, HWDP. 
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- En tension et en torsion le point le plus faible d’une masse tige est sa connexion. 

 

 

 

 

Section  Description 

connection Description, load Capacities & Weak points 

 

 Dimensions 

 Type 

Capacity 
 

Grad   

or 

MYS 

(psi) 

Nominal 

Dimensions 
Capacity 

   Torsion     Tension 

 

Tube 

 

Cnx 

 

Tube 

 

Cnx OD ID 
Torsion 

(lbf.ft) 

Tension 

(lbf) 

Box 

OD 

(in) 

Pin 

ID 

(in) 

MUT 

(lbf.ft) 

Tension 

(lbf) 

 

1 

5",19.5 

(lbs/ft),G,C2 

Top 6.5  NC50   

 G105  5.00  4.276  39 166  378 605 �   � Internal 6.5 3.25 NC50 19 224 1100 000 

bottom  3.25 
NC50 

  

 

2 

 

5", HWDP 

Top 6.5    

110000  5.00  3.00  56530  690 163 �   � Internal 6.5 3.125 NC50 29 410 1265674 

bottom  3.125 NC50   
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5.1.1.1 Analyses des charges uni-axiales 

Uni-axial load analysis 

 

section 

 

Depth 

(ft) 

Tension    DFT=1.25 Torsion              DFTR=1.20 

Applied load 

TOH load 

case 

(lbs) 

Rated 

capacity 

(lbs) 

Useful 

capacity 

(lbs) 

Load 

factor 

(%) 

Overpull 

(lbs) 

Applied 

load(ft-lbs) 

Rated 

capacity   

(ft-lbs) 

Useful 

capacity 

(lbs) 

Load 

factor 

(%) 

1 

Top 0 163142 

378 605 

302884 54.00 215463 19725 19224 16020 123 

Bottom 

5108 63934 

302884 21.2 896816 

19168 

19224 16020 119.5 

2 

Top 

960 750 

835435 7.65 896816 29410 24508 78.2 

Bottom 5285 55116 835435 6.60 905634 18480 29410 24508 75.4 

 

- Les load factors pour la tension sont conformes au premier groupe de la norme DS 1 parce ils sont inferieur a 100. 

- Les load factors pour la torsion ne conformes pas au premier groupe de la norme DS 1 parce ils sont supérieur à 100.
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5.1.1.2 Vérification de slip crushing 

En utilisant la formule. 50 

𝑭𝒔𝒍𝒊𝒑 = 𝑭𝒕𝒊

[
 
 
 
 

𝟐

𝟏 + (𝟏 +
𝟐𝒓𝒐

𝟐𝑲𝒔𝑨𝒅𝒑

(𝒓𝒐
𝟐 − 𝒓𝒊

𝟐)𝑨𝒄

)

𝟐

+ (
𝟐𝒓𝒐

𝟐𝑲𝒔𝑨𝒅𝒑

(𝒓𝒐
𝟐 − 𝒓𝒊

𝟐)𝑨𝒄

)

𝟐

]
 
 
 
 

𝟏
𝟐

 

 

Le diamètre extérieur corrigé est calculé en utilisant la formule 14 comme suit: 

𝑫𝒄𝒑 = 𝒄 × 𝑫𝒑 + 𝑫𝒊 × (𝟏 − 𝒄) 

𝑫𝒄𝒑 = 𝟎. 𝟕 × 𝟓 + 𝟒. 𝟐𝟕𝟔 × (𝟏 − 𝟎. 𝟕) 

𝑫𝒄𝒑 = 𝟒. 𝟕𝟖𝟐𝟖 𝒊𝒏 

La surface de drill pipe est calculé comme suite : 

𝑨 =
𝝅

𝟒
× (𝟒. 𝟕𝟖𝟐𝟖𝟐 − 𝟒. 𝟐𝟕𝟔𝟐) 

𝑨 = 𝟑. 𝟔𝟎𝟔 𝒊𝒏𝟐 

La Capacité de charge des tiges : 

 

𝑭𝒕𝒊 = 𝟏𝟎𝟓𝟎𝟎𝟎 × 𝟑. 𝟔𝟎𝟔 

𝑭𝒕𝒊 = 𝟑𝟕𝟖𝟔𝟑𝟎 𝒍𝒃𝒔 

Surface de contact entre la calle et les tiges de forage : 
 

𝑨𝒄 = 𝟐 × 𝝅 × 𝟐. 𝟑𝟗𝟏𝟒 × 𝟏𝟐 

𝑨𝒄 = 𝟏𝟖𝟎. 𝟑𝟎𝟕 𝒊𝒏𝟐 

 

Facteur de charge latérale pour   𝝁 = 𝟎. 𝟐 , Taper angle  𝜳 = 𝟗° 

𝑲𝒔 =
𝟏 − 𝟎. 𝟐 × 𝒕𝒂𝒏(𝟗°)

𝟎. 𝟐 + 𝒕𝒂𝒏(𝟗°)
 

𝑲𝒔 = 𝟐. 𝟕𝟎𝟐 



Chapitre 5: Etude de cas 

94 

 

𝐅𝐬𝐥𝐢𝐩 = 𝟑𝟕𝟖 𝟔𝟎𝟓

[
 
 
 
 

𝟐

𝟏 + (𝟏 +
𝟐 × 𝟐. 𝟑𝟗𝟏𝟒𝟐 × 𝟐. 𝟕𝟎𝟐 × 𝟑. 𝟔𝟎𝟔
(𝟐. 𝟑𝟗𝟏𝟒𝟐 − 𝟐. 𝟏𝟑𝟖𝟐)𝟏𝟖𝟎. 𝟑𝟎𝟕

)
𝟐

+ (
𝟐 × 𝟐. 𝟑𝟗𝟏𝟒𝟐 × 𝟐. 𝟕𝟎𝟐 × 𝟑. 𝟔𝟎𝟔
(𝟐. 𝟑𝟗𝟏𝟒𝟐 − 𝟐. 𝟏𝟑𝟖𝟐)𝟏𝟖𝟎. 𝟑𝟎𝟕

)
𝟐

]
 
 
 
 

𝟏
𝟐

 

𝑭𝒔𝒍𝒊𝒑 = 𝟐𝟖𝟎𝟎𝟔𝟖 𝒍𝒃𝒔 

 

La charge réelle sur la garniture (applied load = 163142 lbs)  est inférieure à celle 

calculée à partir de l'équation. 50, la zone de glissement ne doit pas être endommagée 

 

5.1.1.3 Vérification de la marge de traction disponible en cas de coincement 

au fond 

𝒎𝒐𝒑 =
𝒂𝒑𝒑𝒍𝒊𝒆𝒅 𝒍𝒐𝒂𝒅

𝒖𝒔𝒆𝒇𝒖𝒍 𝒍𝒐𝒂𝒅
× 𝟏𝟎𝟎 

𝒎𝒐𝒑 =
𝟏𝟔𝟑𝟏𝟒𝟐

𝟑𝟎𝟐𝟖𝟖𝟒
× 𝟏𝟎𝟎 

𝒎𝒐𝒑 = 𝟓𝟑. 𝟖𝟔% 

mop > 15%    Donc il vérifie les conditions du 1er groupe de design pour le DS 1. 

 

 

 

 

 

 

 

  



Chapitre 5: Etude de cas 

95 

 

5.1.1.4 Analyse des charges Bi-axial  

1. Dans le cas de forage  

Bi-axial load analysis (drill pipe tubes)     DFT=   1.25                  DFTR=1.20 

section depth 

Applied loads Rated capacity 
Useful capacity=rated 

capacity/DF 

Load factor 

(%) 

Tension   

(lbs) 

Torsion        

(ft-lbs) 

Rated 

tensile 

capacity

@ 

Torsion 

(lbs) 

Rated 

torsion 

capacity

@ 

Torsion 

(ft.lbs) 

useful 

tensile 

capacity@ 

Torsion 

(lbs) 

useful 

torsion 

capacity@ 

Torsion 

(ft.lbs) 

 

Tension 

(lbs) 

 

 torsion 

(ft.lbs) 

1 0 121254 19725 327085 37103 261668 30919 46.33 63.8 

2 5105 28660 19168 903281 56482 722625 47068 11.95 40.72 

 

Les load factors pour les charges combinées en cas de forage sont conformes au 

premier groupe de la norme DS 1 parce ils sont inferieur a 100. 

2. Dans le cas de back reaming  

Bi-axial load analysis(drill pipe tubes)     DFT=   1.25                  DFTR=1.20 

section  depth 

Applied loads Rated capacity 
Useful capacity=rated 

capacity/DF 
Load factor (%) 

Tension   

(lbs) 

   Torsion       

(ft.lbs) 

Rated 

tensile 

capacity

@ 

Torsion 

(lbs) 

Rated 

torsion 

capacity

@ 

Torsion 

(ft.lbs) 

useful 

tensile 

capacity

@ 

Torsion 

(lbs) 

Useful 

torsion 

capacity@ 

Torsion 

(ft.lbs) 

 

tension 

(lbs) 

 

torsion 

(ft.lbs) 

1 0 158733 1837 378188 35557 302550 29630 52.5 5.2 

2 5105 61730 506 690135 56303 552108 46919 11.18 0.89 

 

- Les load factors pour les charges combinées en cas de back reaming sont conformes au 

premier groupe de la norme DS 1 parce ils sont inferieur a 100. 
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5.1.1.5 Calcul de l'effort triaxial (Von-Mises)  

Fig.26 La contrainte triaxial dans le cas de forage. 

 

- La contrainte triaxial le long de la garniture est inférieure à la « DP Useful capacity » donc 

il y aura pas de problème de surcharge en tension sur la garniture.

 

5.1.2 Défaillance par fatigue (fatigue failure) 

5.1.2.1 Calcul de la contrainte de flexion 

Fig. 27 La contrainte de flexion de la garniture. 

 

- La contrainte de flexion sur les tiges est supérieure à la limite d’endurance donc les tiges 

travaillaient dans le domaine de la fatigue et par conséquent la fatigue est une cause probable 

des Washouts de la garniture. 
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5.1.2.2 Calcul de BSR 

𝑩𝑺𝑹 =
𝒁𝑩

𝒁𝑷
=

𝝅
𝟑𝟐

(𝑫𝟒 − 𝒃𝟒)
𝑫

𝝅
𝟑𝟐

(𝑹𝟒 − 𝒅𝟒)
𝑹

 

 

-pour les connections 7" 5/8 Reg : 

𝑩𝑺𝑹 = 𝟐. 𝟖𝟏 

-pour les connections 6" 5/8 Reg : 

𝑩𝑺𝑹 = 𝟐. 𝟗𝟑 

Les BSR sont inférieurs à 3.2 donc ils sont conformes avec le premier design groupe 

de la norme DS1. 

 

5.1.2.3 Calcul de maximum staffes ratio(SR): 

𝑺𝑹 =
𝒊𝒅

𝑶𝑫
×

𝑶𝑫𝟒 − 𝑰𝑫𝟒

𝒐𝒅𝟒 − 𝒊𝒅𝟒
 

-entre les DC 9"1/2 et les HWDP 5" 

𝑺𝑹 =
𝟑

𝟗. 𝟓
×

𝟗. 𝟓𝟒 − 𝟑𝟒

𝟓𝟒 − 𝟑𝟒
 

𝑺𝑹 = 𝟒. 𝟔𝟖 

Le SR est inférieur à 5.5 donc il vérifie les conditions du premier groupe de design de 

la norme DS1. 
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5.1.3 Vérification des vibrations de la garniture avec le simulateur 

WellScan 

5.1.3.1 BHA de puits sidi Khaled  

5.1.3.2 Analyse de BHA de puits sidi Khaled : 

 A La place du Near bit, on remarque qu’ils ont placé un cross over et un 

stabilisateur ce qui augmente par conséquent l'instabilité de la BHA. 

 Les diamètres des stabilisateurs (17" ,17" ,16") respectivement du bas en haut ne 

conforme pas à la norme API. 

Fig.28 Les courbes qualitatives des vibrations de la BHA P. Sidi Khaled. 
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5.1.3.3 Exécution des données de la BHA du puits sidi Khaled avec le 

simulateur  

 

Fig.29 : Les vitesses de rotation critique pour les vibrations (axial, torsional, latéral). 

 

Fig.30 : Les vitesses de rotation critique pour les vibrations latérales de la BHA de puits sidi 

Khaled. 
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Analyse des résultats : 

 La vitesse de rotation utilisée lors du forage de puits est 100 rpm c'est exactement la 

vitesse de rotation critique pour les vibrations latérales du troisième ordre 

 La vitesse de rotation qui correspond au troisième ordre de vibration est trop basse 

 Les vibrations latérales atteindraient leur fréquence maximale pour une distance de 

41 m du fond, cette distance correspond à l’endroit où la masse tige a été cisaillée. 

5.1.4 La solution proposée pour minimiser les vibrations latérales pour 

une vitesse de rotation de 100 rpm 

En propose la BHA suivante pour minimisé les vibrations latérales avec le minimum 

des changements possibles. 

- Remplacer le STB et cross over par un near bit a un diamètre de 17’’ 7/16. 

- Remplacer les stabilisateurs (17’’ et 16’’) par des stabilisateurs 17’’ 7/16. 

Fig.31 : BHA proposées pour le forage de la section. 
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5.1.4.1 Exécution des données de la BHA proposée avec le simulateur 

Fig. 32 : Exécution des données de la BHA proposée avec le simulateur. 

 

 

Fig.33 : Les courbes qualitatives des vibrations de la BHA proposée. 
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 Fig.34 : Les vitesses de rotation critique pour les vibrations latérales de la BHA proposée. 

 

Analyse des résultats : 

 La vitesse de rotation utilisée lors du forage de puits (100 rpm) n’est pas une vitesse 

critique pour la BHA proposée. 

 La vitesse de rotation qui correspond au deuxième ordre de vibration est de l’ordre 

de 150 rpm. 

 

 



 

 

 

 

 

 

 

 

 

Conclusion  
 

6 CONCLUSION-RECOMMANDATIONS 
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CONCLUSION-RECOMMANDATIONS  
 

Dans ce travail nous avons traité un sujet d’une grande importance dans le domaine du 

forage des puits. Le thème du sujet qui rentre dans le cadre de notre stage de mise en situation 

professionnelle, est intitulé « Vérification du Design de la garniture de forage et Etude de 

cisaillement des Drill collars 9 ½ ».   

Sur site, nous avons remarqué des Washouts, des twist-off (dévissage de garniture) 

ainsi qu’un ROP faible, ces signes nous ont guidé à penser que les vibrations latérales étaient 

la cause principale du cisaillement de la masse tige 9 ½. Par la suite, nous avons exécuté les 

données de la BHA avec le simulateur WellScan ce qui nous a confirmé notre hypothèse.  

Les valeurs de la tension et de torsion obtenues à partir de notre calcul sont acceptables 

par rapport à celle du simulateur. 

Les vibrations latérales étaient le facteur décisif dans l’endommagement de la 

garniture. 

Enfin, nous recommandons en premier lieu d’effectuer une inspection des composants 

de la garniture qui vont être utilisés dans les prochains puits. En deuxième lieu, nous 

recommandant l’utilisation d’un Nearbit et un short DC avec des stabilisateurs conformes 

aux normes API, ainsi que l’amélioration de la BHA avec l’analyse des vitesses critiques. 

Les résultats de ce travail ont été présentés aux responsables de l’entreprise « Oued 

Righ Abar », et ils nous ont assuré qu’ils vont les prendre en considération pour les prochains 

puits. 
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