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Abstract

A computer program based on the finite element method was developed to predict the lateral vibra-
tion modes and frequencies in the Bottom Hole Assembly (BHA) of a drillstring. This model is applicable in
both a planning and a real time mode of operation to avoid resonance problems. The analysis used in this
model proceeds in two stages. The first stage solves the two-dimensional nonlinear static deformation of
the drillstring; this gives the deformed shape of the BHA and the side forces at points where the BHA
touches the wellbore wall. In this way, the length of the BHA that is free to vibrate in the lateral direction is
obtained. The second stage consists in a dynamic analysis of the system, to obtain the lateral vibration
modes and frequencies. The model was compared with experimental and simulated results obtained from
several BHA configurations, giving excellent results.
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Programa computacional para predecir
las frecuencias y modos de vibracion transversales
en sartas de perforacion mediante el método
de elementos finitos y analisis modal

Resumen

Se desarrollé6 un programa computacional mediante el método de elementos finitos, que permite
predecir las frecuencias y modos transversales de vibracion en el Ensamblaje de Fondo (BHA) de las sartas
de perforacion. Este modelo se puede aplicar tanto en la planificacion como en tiempo real durante la ope-
racion de perforacion, con la finalidad de evitar problemas de resonancia en el sistema. Este analisis se lle-
va a cabo en dos etapas. En la primera se resuelve el problema bidimensional y no lineal de la deformacién
estatica de la sarta; esto proporciona su perfil deformado y las fuerzas en los puntos donde contacta las
paredes del hoyo. De esta forma se determina la longitud efectiva del ensamblaje de fondo que esta libre de
vibrar lateralmente. La segunda, consiste en un analisis dinamico del sistema para obtener las frecuen-
cias y modos de vibracion transversales. E1 modelo fue validado con varias configuraciones de sartas de
perforacion utilizadas en otros estudios y en mediciones experimentales, obteniéndose excelentes resul-
tados.

Palabras clave: Sartas de perforacion, BHA, Modos de vibracion.
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Introduccion

Las vibraciones mecanicas presentes en
las sartas de perforacion tienen gran influencia
en el rendimiento de la perforacion de pozos pe-
troleros. Estas se pueden clasificar en tres tipos
segun su direccion: axial, torsional y lateral o
transversal [1]; ésta ultima es la responsable en
la mayoria de los casos, de las fallas en las he-
rramientas y componentes del ensamblaje de
fondo [2].

Dentro de una metodologia integrada de
control de vibraciones, el modelaje y simulacion
de las sartas de perforacion constituye una acti-
vidad fundamental en la fase de analisis y planifi-
cacion de los programas de perforacion de los po-
zos. Por lo que se ha detectado la importancia de
la misma, para lograr el incremento del rendi-
miento en el proceso de perforacion.

En este estudio, se presentan los funda-
mentos tedricos y la metodologia de modelaje me-
diante el método de elementos finitos, para obte-
ner como producto un programa computacional
que permite simular las condiciones dinamicas
de la sarta de perforacion cuando se encuentra
en operacion. De esta manera se podran conocer
las frecuencias y los modos de vibracion trans-
versales a las cuales esta sometida el Ensamblaje
de Fondo (BHA) de la Sarta de Perforacion, para
asi evitar el efecto de resonancia y hacer mas
efectivo el proceso

Vibraciones en la sarta
de perforacion

Los desplazamientos y esfuerzos asocia-
dos con las vibraciones, no son significativa-
mente grandes hasta que el sistema es excitado
con una senal a una de sus frecuencias natura-
les, lo que causa la resonancia. La mayor fuente
de excitacion es la velocidad de giro. Si el BHA
posee una frecuencia natural transversal, axial
o torsional cercana a la velocidad de rotacion y
ese modo no se encuentra bien amortiguado, en-
tonces existe un peligro de resonancia en el en-
samblaje de fondo que puede originar una falla
debido a fatiga [3].

La interacciéon roca-mecha es otra de las
fuentes de excitacion, la cual puede estar bien
amortiguada si la formacién es blanda; pero si la

formacion es dura, se generan frecuencias debi-
do al impacto de los dientes o insertos de la me-
cha. En el caso de una mecha tricénica se pueden
esperar por ejemplo, frecuencias de 3xRPM [4].

Otras fuentes potenciales de excitacion la
constituyen las bombas de lodo y los estabiliza-
dores. Un estabilizador con 4 aletas rectas por
ejemplo, puede generar una senal con frecuen-
cias de 4xRPM [4].

Vibraciones transversales de la sarta

Las frecuencias resonantes transversales
dependen principalmente de las dimensiones y
rigidez de los elementos de la sarta, de la ubica-
cion y holgura de los estabilizadores, del peso
aplicado sobre la mecha y de la inclinacién del
hoyo. Este ultimo parametro es de suma impor-
tancia, ya que es uno de los factores que determi-
na el punto en el cual la tuberia por encima del
ultimo estabilizador hace contacto con las pare-
des del hoyo, estableciendo efectivamente la lon-
gitud del sistema vibratorio transversal. Por este
motivo, la vibracién transversal no se puede
apreciar en la superficie, a menos que se acople
con los modos axiales y torsionales.

Descripcion general del modelo

Para obtener la informacion requerida so-
bre el comportamiento del sistema, se utiliza el
Método de Elementos Finitos (MEF), de amplia
aceptacion para la solucion numérica de proble-
mas de ingenieria, particularmente en el area de
elasticidad tanto estatica como dinamica [5]. El
comportamiento de la sarta de perforacion se
analiza en un plano longitudinal que contiene al
sistema (Figura 1), fijandose las condiciones de
contorno en el tope, fondo y puntos de contacto
entre la sarta-hoyo [6], y se divide en tres proble-
mas desacoplados entre si: vibraciones transver-
sales, axiales y torsionales. El objetivo del pre-
sente analisis numérico del sistema es determi-
nar los modos y frecuencias de vibracion trans-
versales.

Anadlisis dinamico transversal

De los tres tipos de analisis, el caso mas
complejo es el de vibraciones transversales. Esto
es debido a que las condiciones de contorno no
estan predeterminadas antes de obtener la solu-
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Figura 1. Modelo esquematico de la Sarta
de Perforacion.

cion, dado que los puntos de contacto de la sarta
con el hoyo, debido a las fuerzas estaticas aplica-
das, determinaran las condiciones de contorno,
pero estos puntos a su vez no se conocen hasta
que se haga un analisis no lineal geométrico esta-
tico en el rango elastico lineal del modelo. Por lo
tanto, antes de efectuar el analisis dinamico
transversal, es necesario efectuar un analisis es-
tatico para determinar la forma deformada de la
sarta, con lo que se obtienen los puntos de con-
tacto entre sarta y agujero que se usaran como
condiciones de contorno en el analisis dinamico
transversal.

Analisis estatico

En el analisis estatico se busca obtener la
forma deformada de la sarta debido a las cargas
aplicadas, tales como el peso propio de la misma,
las fuerzas de flotacion debidas a lodo de perfora-
cion, y el peso sobre la mecha especificado, to-
mando en cuenta las restricciones de desplaza-
miento a lo largo del sistema, debidas a los miem-
bros (mecha, estabilizadores, mesa rotatoria), y al
confinamiento de la sarta en el agujero. Dado que
no se conocen a priori los puntos de contacto entre
la sarta y el agujero, que dependen de la configu-
racion deformada de la sarta, que a su vez depen-
de de los puntos de contacto, el problema es de
naturaleza no lineal y tiene que ser resuelto itera-
tivamente.

En el analisis estatico de un sistema elasti-
co usando el MEF, se busca reducir el problema
continuo a uno discreto, mediante la ecuacion al-
gebraica matricial de la forma:

KxQ=F (1)

en donde K es la matriz de rigidez del sistema, Q
es el vector de grados de libertad (GDL), formado
por los desplazamientos de los nodos de los ele-
mentos, y Fes el vector de cargas nodales equiva-
lentes del sistema. La matriz Ky el vector F se ob-
tienen de superponer o “ensamblar”, las matrices
de rigidez de los elementos.

Como se mencion6 anteriormente, la sarta
de perforacion se modelara como una estructura
plana con elementos conectados rigidamente. Du-
rante el analisis estatico se utilizan elementos tipo
marco, de 3 grados de libertad por nodo (Figura 2).

Elemento Marco Bidimensional

Los grados de libertad nodales son los des-
plazamientos axiales y transversales, y la rota-
cion transversal. Basandose en esta configura-
cion, se puede obtener la matriz de rigidez elasti-
cay el vector de cargas nodales equivalentes del
elemento como:

[rl 0O 0 - O 0 —|

| 12 6L 0 -12 6L |

. EI 41> 0 -6L 2L?
ke =— 2
C = n oo o ©

12 -6L

l a2
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Figura 2. Elemento tipo Marco Bidimensional.

T

=[_px’L py L py’L2 P, L py L py’LZ—l 3)
2 2 2 2 2 2 J

Je

2

con r, = . La matriz k' es simétrica y las

z

constantes involucradas son:
E : Modulo de Young del material

Area de la seccién transversal

Momento de Inercia de Area centroidal
con respecto a un eje transversal

A
L : Longitud del elemento finito
IZ

Dy P, Cargas distribuidas por unidad de longi-
tud (por gravedad) en las direcciones axial
y transversal, respectivamente.

Para resolver el problema estatico, hay que
tomar en cuenta el debilitamiento o reforzamien-
to geométrico de los elementos de la sarta debido
a fuerzas de compresion o tension a las que estos
se encuentran sometidos. Esto se manifiesta a
través de una matriz de rigidez geométrica que se
presenta a continuacion [4]:

F
— 0 0 —E 0 0
L L
6F F ' 6F F
5L 10 5L 10
2FL  F FL
ke = 15 - éo so @
L
6F _F
5L 10
2FL
L 15 |

La matriz k;’ es simétrica, donde F es la

fuerza axial promedio en el elemento, negativa si
es a compresion y positiva si es a traccion, de tal
manera que la matriz de rigidez del elemento es la
suma de la rigidez elastica mas la rigidez geomeé-
trica del elemento:

k¢ =k + kS (5)

La matriz de rigidez y el vector de cargas no-
dales equivalentes del sistema completo, se ob-
tienen ensamblando las matrices locales, toman-
do en cuenta la orientacion de cada elemento res-
pecto al sistema de coordenadas global:

K = Y k?

F=)f? (6)

k¢ =RTk®R

fe - RTfe’

en donde la matriz R representa la transforma-
cion de rotacion entre el sistema de coordenadas
local del elemento ey el sistema de referencia glo-
bal, y el signo sumatoria representa el proceso de
ensamble de la matrices tomando en cuenta la
conectividad inter-elementos.

Antes de resolver el sistema KX Q =F
paralos GDL nodales Q, hay que eliminar la sin-
gularidad de la matriz K introduciendo las con-
diciones de contorno de desplazamiento prescri-
to, e incluir las fuerzas concentradas aplicadas
ala sarta (peso sobre la mecha, tension en el ma-
lacate).

El procedimiento descrito anteriormente
resuelve el problema elastico lineal, sin tomar
en cuenta el problema de contacto de la sarta
con el hoyo. El proceso iterativo necesario para
resolver este problema se basa en la solucion
del problema lineal repetidas veces, variando
las condiciones de contorno, hasta que se cum-
pla el criterio de convergencia que esta relacio-
nado con el hecho de que la sarta no puede pe-
netrar en la pared, y que la pared no puede “ha-
lar” a la sarta para mantener el contacto, por lo
que las reacciones en los puntos de contacto
tienen que tener signos opuestos al desplaza-
miento nodal en cada nodo de la sarta en con-
tacto con las paredes del hoyo. En el diagrama
de flujo de la Figura 3 se muestra el proceso ite-
rativo antes descrito.
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Figura 3. Diagrama de Flujo del modelo Estatico.

Analisis dinamico

Una vez determinada la forma deformada
de la sarta a través del analisis estatico, se puede
efectuar el analisis dinamico para obtener los
modos y frecuencias de vibracion del sistema en
la direccion transversal ala sarta. En este caso, el
sistema dinamico de la sarta se modela como una
viga unidimensional, utilizando el método de ele-
mentos finitos. Esto implica nuevamente conver-
tir el problema continuo en un problema discre-
to, mediante la siguiente ecuacion algebraica
matricial:

Mx+Cx+ Kx=F (7)

en donde M es la matriz de masa del sistema, Ces
la matriz de amortiguamiento, K es la matriz de ri-
gidez y Fes el vector de cargas nodales equivalen-
tes del sistema. El elemento tipo viga usado en
esta etapa del problema se muestra en la Figura 4.

En este caso, cada nodo tiene dos grados de
libertad, que son los desplazamientos transver-
sales y la rotacion transversal. Basandose en
esta configuracion, se pueden obtener las matri-
ces de masa y rigidez elastica del elemento como:
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en donde las propiedades geométricas y mecani-
cas involucradas en las matrices se definen a
continuacion:

Densidad del material

Area de la seccion transversal
Longitud del elemento
Modulo de Young

I o I R

Momento de Inercia de Area centroidal con
respecto a un eje transversal.

Adicionalmente, en el problema de vibra-
ciones transversales hay que tomar en cuenta el
debilitamiento o reforzamiento geométrico debi-
do a fuerzas de compresion o tension aplicadas a
cada uno de los elementos de la sarta. Esto se
manifiesta a través de una matriz de rigidez geo-
métrica que se presenta a continuacion [4]:

6r F -6F F
5L 10 5L 10
F 2FL F FL

e_| 10 15 10 30

Y=l er _F eF _F 1o
5L 10 5L 10
P _FL F 2Rl
L 10 30 10 15 |

en donde F es la fuerza axial promedio en el ele-
mento, negativa si es a compresion y positiva si

es a traccion, de tal manera que la matriz de rigi-
dez del elemento es la suma de la rigidez elastica
mas la rigidez geométrica del elemento:

ke =S + k¢ (11)

Como se explico en la seccion anterior, las
matrices de masa y rigidez del sistema completo
se obtienen ensamblando las matrices locales,
tomando en cuenta la conectividad inter-elemen-
tos:

M=Ym* K=Yk° (12)

En este punto, se introducen las condicio-
nes de contorno de desplazamiento prescrito al
sistema, modificando Ky M. Para el analisis de
las vibraciones transversales, estas condiciones
de contorno incluyen los desplazamientos pres-
critos debido a la presencia de elementos como la
mechay los estabilizadores, que estan en contac-
to con el hoyo e introducen condiciones de con-
torno articuladas, y la mesa rotatoria, que intro-
duce una condicién de contorno empotrada [7,
8], asi como las condiciones de contorno articula-
das debido al contacto de secciones de la sarta
con el hoyo debido a la deflexion estatica, que fue
determinada durante el analisis estatico descrito
anteriormente.

Dado que en este trabajo el propésito es ob-
tener las frecuencias y modos de vibracion del
sistema y no la respuesta en el tiempo, el sistema
se resuelve utilizando analisis modal, mediante
las matrices de rigidez y masa obtenidas en esta
seccion.

Resultados y Discusion

Se realizaron comparaciones con varios
modelos y mediciones experimentales en cuanto
a las frecuencias y los modos de vibracion trans-
versales, y se verifico la longitud del ensamblaje
de fondo que estaba libre de vibrar.

E1BHA-0O1 se ha usado en numerosos estu-
dios, posee una longitud de 698 pies, fue utiliza-
da para recolectar datos de un pozo experimental
perforado en cemento [9], también fue analizada
por Burgess-McDaniel-Das [4] para los casos de
vibracion transversal.
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En la Figura 5 se representan esquematica-
mente los componentes del BHA-O1 y su ensam-
ble. Se consider6 un diametro del hoyo de 6.25
pulg, una densidad de lodo de 10 Ibs/gal, se utili-
z6 un peso sobre la mecha de 15 KLbs y una incli-
nacién de hoyo de 1°.

Se discretiz6 el sistema para cada 2.5 pies
de longitud de la sarta, ya que estudios de sensi-
bilidad realizados indican que este espaciado es
necesario para obtener una informacion de auto-
valores confiables; para valores mucho menores
los resultados se mantienen sin mucho cambio,
pero el tiempo de computacion se incrementa
considerablemente; mientras que para longitu-
des mucho mayores se mejora el tiempo de com-
putos pero se sacrifica la confiabilidad de los re-
sultados.

Del analisis estatico se obtuvo el primer
punto de contacto tuberia-hoyo por encima del
ultimo estabilizador a 104 pies desde la mecha
(Figura 6), lo cual concuerda con datos experi-
mentales y otros estudios realizados a este BHA
[4, 9], los cuales utilizaron métodos y discretiza-
ciones similares a los aplicados.

En la Figura 7 se muestran los dos prime-
ros modos de vibracion del ensamblaje de fondo,
los cuales muestran patrones similares a los ob-
tenidos por Burgess-McDaniel-Das [4].

En la Tabla 1, se comparan las frecuencias
de resonancia obtenidas mediante el programa
desarrollado, pruebas experimentales [9] y las
obtenidas por Burgess-McDaniel-Das [4]. Se
puede apreciar que tanto para el primer y segun-
do modo los valores obtenidos concuerdan con
los de las referencias.

Se efectuaron tres pruebas mas con el
BHA-O1 [4], con diferentes longitudes de la sarta
y usando la misma discretizacion anterior, obte-
niéndose excelentes resultados. Ademas se reali-
zaron pruebas con el modelo de Sarta utilizado
por Spanos-Rice-Payne [7], donde se obtuvieron
modos de vibracion laterales y frecuencias simi-
lares; estas ultimas se comparan en la Tabla 2.

Conclusiones

Se desarroll6 un programa computacional
basado en el método de elementos finitos, que
permite determinar las frecuencias y los modos
de vibracion transversales de la sarta de perfora-
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Tabla 2
Comparaciéon de Resultados para el BHA [6]

Modos de Vibracion del BHA

Modelo Desarrollado

Spanos-Rice-Payne3

Primer modo Lateral (Hz)
Segundo modo Lateral (Hz)

Tercer modo Lateral (Hz)

1.68
4.20
5.42

1.70
4.20
5.20

cion, el cual fue validado mediante la compara-
cion con otros estudios de simulacion y pruebas
experimentales.

El programa determina efectivamente los
puntos de contacto entre la sarta y el hoyo, de
tal manera se puede determinar la longitud de
la sarta que esta libre de vibrar transversal-
mente.

Se obtuvieron excelentes resultados usando
longitudes de los elementos menores a 2.5 pies.

En funcion de la rapidez de ejecucion, el
programa puede ser utilizado en campo para pre-
cisar los rangos de operacion segura o los cam-
bios a realizar en la configuraciéon del BHA, para
minimizar los riesgos de fallas durante el proceso
de perforacion. La rapidez del programa depende
de la longitud de la sarta y de la longitud de los
elementos seleccionada. En el caso de la prueba

realizada con el BHA-01, la simulacion duré
aproximadamente 6 segundos en un computador
con procesador de 1.6 GHz.
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