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Lembra-te também do teu Criador nos dias da tua
mocidade, antes que venham os maus dias, e
cheguem os anos dos quais venhas a dizer: Nao tenho
neles contentamento;

Antes que se escurecam o sol, ¢ a luz, e a lua, e as
estrelas, e tornem a vir as nuvens depois da chuva;

No dia em que tremerem os guardas da casa, e se
encurvarem os homens fortes, e cessarem o0s
moedores, por ja serem poucos, € se escurecerem os
que olham pelas janelas;

E as portas da rua se fecharem por causa do baixo
ruido da moedura, e se levantar a voz das aves, e todas
as filhas da musica se abaterem.

Como também quando temerem o que ¢ alto, e houver
espantos no caminho, e florescer a amendoeira, € o
gafanhoto for um peso, e perecer o apetite; porque o
homem se vai a sua casa eterna, e os pranteadores
andardo rodeando pela praca;
Antes que se rompa o corddo de prata, € se quebre o
copo de ouro, e se despedace o cantaro junto a fonte,
e se quebre a roda junto ao pogo,
E o po volte a terra, como o era, e o espirito volte a
Deus, que o deu.
Vaidade de vaidades, diz o pregador, tudo ¢ vaidade.
E, quanto mais sabio foi o pregador, tanto mais
ensinou ao povo sabedoria; e atentando, e
esquadrinhando, compds muitos provérbios.
Procurou o pregador achar palavras agradaveis; e
escreveu-as com retidao, palavras de verdade.
As palavras dos sabios sdo como aguilhdes, a cole¢io
dos seus ditos como pregos bem fixados,
provenientes do Unico Pastor
E, demais disto, filho meu, atenta: ndo ha limite para
fazer livros, e o muito estudar é enfado da carne.
De tudo o que se tem ouvido, o fim é: Teme a Deus,
e guarda os seus mandamentos; porque isto ¢ o dever
de todo o0 homem.
Porque Deus ha de trazer a juizo toda a obra, e até
tudo o que esta encoberto, quer seja bom, quer seja
mau.

(Eclesiastes 12:1-14)






RESUMO

Nesta tese ¢ apresentado um novo conceito de sistema hibrido veicular. O
sistema proposto € composto por um sistema hidraulico integrado a um
sistema pneumatico, que possibilita a transformac¢do da energia de
frenagens de veiculos comerciais em energia potencial, armazenada na
forma de gas comprimido. Diferentemente dos atuais sistemas hibridos-
hidraulicos, que sdo destinados para aplica¢cdes no transito urbano, o
conceito de veiculo hibrido apresentado acrescenta a capacidade de
recuperar a energia potencial liberada durante os periodos de translado
em pistas descendentes de rodovias. A quantidade de energia recuperada
pode exceder em mais de dez vezes a quantidade de energia atualmente
armazenada nos acumuladores hidraulicos. O emprego do sistema
pneumatico viabiliza que esta energia seja utilizada nos dispositivos
auxiliares do proprio veiculo e amplia as opg¢des de uso do ar comprimido,
uma vez que a quantidade de energia que pode ser regenerada excede a
requerida por estes periféricos. Para avaliar o sistema, foi desenvolvido
um modelo matematico do veiculo hibrido utilizando a ferramenta
MATLAB® SIMULINK. Um aparato experimental, em escala de 1:20,
foi construido como prova de conceito para obten¢do de dados, analise
sist€mica e validagdo dos modelos. Com o propdsito de controlar o
veiculo sob diferentes condigdes de trafego foi desenvolvido um sistema
de supervisdo e controle, a partir do qual os diversos subsistemas sdo
controlados discreta e/ou analogicamente em cinco modos de operagéo.
Adicionalmente, € feita a analise das condicdes de trabalho do sistema
pneumatico a fim de avaliar os principais pardmetros de projeto que
influenciam na eficiéncia do compressor e sistema de armazenamento.
Desta analise, foi gerado um procedimento que auxilia no
dimensionamento do compressor baseado no ganho de energia do veiculo
por meio da hibridizagdo. Os resultados mostram que ¢ possivel recuperar
uma quantidade de energia acima de 10 MJ quando o veiculo trafega por
longas distancias em declive. A quantidade de energia recuperada, bem
com a eficiéncia do sistema hibrido depende de varios fatores, como a
inclinagdo da rodovia, a distancia percorrida, a velocidade e a carga do
veiculo. Nesse sentido, a aplicagdo do ar comprimido para suprir o
consumo dos dispositivos auxiliares pode tornar o veiculo autossuficiente
neste item e ainda proporcionar uma redugio do consumo de combustivel,
entre 3 € 5 % nas rodovias ¢ entre 8 € 20%, no transito urbano.

Palavras-chave: Veiculos Comerciais Hibridos. Hibridos-Hidraulicos. Hibridos-
Pneumaticos. Hibridos-Hidropneumaticos.






HYDRAULIC-PNEUMATIC SYSTEM OF REGENERATIVE
BRAKING AND HYBRIDIZATION OF COMMERCIAL
VEHICLES

ABSTRACT

In this thesis is presented a new concept of hybrid system for commercial
vehicles. The proposed system consists of a hydraulic system integrated
with a pneumatic system, which enables the energy of braking of medium
and heavy vehicles to be transformed into useful potential energy stored
in the form of compressed gas. Unlike current hybrid-hydraulic solutions,
which are intended for applications in urban traffic, the hybrid vehicle
presented herein adds the capacity to recover the energy available during
the periods of courses on downhill runways. The amount of energy
recovered can exceed by more than ten times the amount of energy
currently stored in the hydraulic accumulators. The use of the pneumatic
system allows this energy to be used in the auxiliary devices of the vehicle
and extends the options of use of the compressed air, since the amount of
energy that can be regenerated exceeds the required by these devices. To
evaluate the system, a mathematical model of the hybrid vehicle was
developed using the MATLAB®/SIMULINK platform. An experimental
apparatus in scale approximately of 1:20 was built as proof of concept for
data collection, systemic analysis and model validation. In order to
control the vehicle under different traffic conditions, a supervisory and
control system was developed, from which the various subsystems are
controlled in five modes of operation. In addition, the operational
conditions of the pneumatic system were analyzed to evaluate the main
design parameters that influence the efficiency of the hybrid system. From
this analysis, a procedure was developed in order to assist the selection of
the air compressor, which is based on the expectation of energy gain by
hybridization. The results show that it is possible to recover an amount of
energy above 10 MJ when the vehicle travels for long distances on slope.
The quantity of the recovered energy and the efficiency of the hybrid
system depends on several factors, such as highway slope, distance
traveled, speed and load of the vehicle. In this way, its application as a
source of compressed air can make the vehicle self-sufficient in this
regard and still provide a reduction in fuel consumption, between 3 and 5
% on highways and between 8 and 20 % in urban traffic.

Keywords: Hybrid Commercial Vehicles. Hydraulic Hybrid Systems.
Pneumatic Hybrid Systems. Hydropneumatic Hybrid Systems.
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1. INTRODUCAO

O alto custo dos combustiveis, aliada a conscientizacdo da
sociedade em relacdo aos problemas ambientais e as novas
regulamentagdes que restringem o nivel de emissdes pelos veiculos
automotores, tém estimulado os fabricantes a buscar solugdes que
resultem em economia de combustivel e reducdo de emissdes dos gases
prejudiciais ao meio ambiente. A atual mudanga de cenario em relagdo ao
preco do barril de petroleo, o qual tem mantido a tendéncia de queda
desde janeiro de 2014, ndo mudou a forma de abordagem dos fabricantes
concernente a necessidade de constantes aperfeicoamentos no setor,
sendo este um dos grandes desafios da industria automotiva.

A melhoria na eficiéncia de veiculos comerciais, que pode ser
medida pela razdo entre a carga transportada em relacdo a distincia
percorrida por unidade de combustivel consumido, pode ser obtida pela
diminuicdo da massa do veiculo e/ou das perdas por atrito, pelo
incremento da capacidade de carga util ou pelo aumento da eficiéncia dos
elementos de transmissdo e¢ do trem de poténcia (CRISTIANO
FACANHA, 2012).

Em nivel de componente e sistema, existem diferentes formas de
abordagem que podem ser empregadas para reduzir o consumo de
combustivel de veiculos (GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007):

1. Melhorar a eficiéncia maxima dos componentes;

2. Melhorar a eficiéncia de carga parcial dos componentes;

3. Reduzir o consumo de combustivel pela recuperagao de energia;
cinética e/ou potencial em frenagens com reaproveitamento da energia
regenerada pelo proprio veiculo.

4. Otimizar a estrutura e os parametros do sistema motriz;

5. Implementar algoritmos de supervisdo que promovam um
funcionamento otimizado de dois ou mais sistemas de propulsdao
integrados com a finalidade de obter vantagens das caracteristicas de cada
sistema participante.

Os sistemas hibridos tém surgido com a promessa de atender, ainda
que parcialmente, a algumas dessas demandas em prazos mais curtos.
Veiculos hibridos sdo definidos como aqueles que dispdem de mais de
uma fonte de energia de propulsio (REDING, 2007). Solugdes mais
definitivas, como a dos combustiveis alternativos, que possibilitam a
substituicdo dos combustiveis fosseis, ainda precisam superar varias
barreiras econdmicas e tecnologicas, o que indica que sua popularizagéo



podera acontecer somente em datas futuras. Com a integragdo de
diferentes tecnologias (elétrica, mecanica, fluidica ou térmica) é possivel
obter sistemas de maior eficiéncia energética. Esta vantagem ¢
conseguida por meio da recuperagdo e reutilizagdo da energia regenerada
no proprio veiculo empregando conversores eficientes (ZENG, 2009).

A integracdo de diferentes tecnologias utilizadas para geracdo e
conversdo de energia ¢ particularmente interessante para veiculos
hibridos de porte médio e pesado, uma vez que as restri¢des de peso e
espaco ndo sdo tao rigorosas como as encontradas nos veiculos pequenos
de passeio. Em contrapartida, a frota de veiculos comerciais ¢
amplamente diversificada em termos de tamanho do veiculo,
configuragdo e padrdes de uso. Em outras palavras, esta categoria inclui
diversos tipos de veiculos, tais como veiculos de transporte coletivo de
passageiros, veiculos urbanos de carga, caminhdes de lixo e até os
grandes caminhdes articulados encontrados em rodovias, utilizados por
longas distancias no transporte de carga.

Os episodios de recuperag@o de energia variam de acordo com o
perfil da rodovia, o transito de veiculos e pedestres e a fungdo do veiculo.
Por exemplo, 6nibus urbanos e caminhdes de coleta de lixo necessitam
realizar inlimeras partidas e paradas consecutivas durante seu trajeto a fim
de cumprir sua missdo. Veiculos de transporte coletivo rodovidrios e
carretas, por outro lado, podem viajar por centenas de quilometros entre
duas paradas consecutivas. No entanto, essa mesma categoria esta
normalmente sujeita a longas distdncias em declive, onde grandes
quantidades de energia sdo dissipadas pelo freio motor e pelos freios de
servigo. Estas duas condigdes, embora totalmente distintas, proporcionam
oportunidades para recuperacao de quantidades significativas de energia.

Diante disso, a escolha do tipo de sistema hibrido esta diretamente
relacionada a categoria do veiculo, de modo que a tecnologia adotada
deve estar de acordo com o perfil de trabalho executado. Por esta razdo,
existem varias alternativas de hibridizagdo, as quais podem diferir
substancialmente umas das outras com referéncia a tecnologia de
implementacao (elétrica, hidraulica, mecanica, pneumatica), a estrutura
(em paralelo, série, série-paralelo, etc.) ou a disposi¢cdo dos elementos
(anterior/ posterior a transmissdo). Devido a grande quantidade de energia
envolvida nos processos de frenagem regenerativa de veiculos comerciais
urbanos, a hidraulica tem se tornado uma op¢ao bastante atrativa para
hibridizagdo desta categoria, principalmente por causa de sua relacdo
peso/poténcia e da grande densidade de poténcia dos acumuladores
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hidraulicos (DEPPEN et al., 2010; HANNAN; AZIDIN; MOHAMED,
2014; RYDBERG, 2009).

A densidade de poténcia é definida como sendo a quantidade de
poténcia transferida por unidade de volume ou massa. A densidade de
energia, por sua vez, ¢ a quantidade de energia que pode ser armazenada
em um dado dispositivo, por unidade de volume ou massa. Quanto maior
a densidade de energia de um equipamento, maior ¢ a quantidade de
energia que pode ser armazenada e transportada em um determinado
volume. A gasolina, por exemplo, possui uma densidade de energia de
aproximadamente 45 MJ/ kg (= 12,7 kWh/kg), a densidade das baterias
se situa entre 10 e 100 Wh/kg, a dos ultracapacitores entre 1 ¢ 10 Wh/kg
e a dos acumuladores hidraulicos de 0,2 a 5 Wh/kg. A densidade de
poténcia das baterias, por sua vez, fica em torno de 10 a 300 W/kg, dos
ultracapacitores entre 200 e 4000 W/kg e dos acumuladores entre 2000 a
300 000 W/kg.

Os desafios associados com a concepgdo e projeto de sistemas
hibridos-hidraulicos estdo relacionados a melhorias de eficiéncia dos
componentes ¢ do sistema global, das relagdes peso/poténcia e
volume/poténcia provida pelos componentes, da disposigdo, tamanho e
quantidade dos componentes no circuito e da capacidade de controlar de
forma eficiente o funcionamento dos varios subsistemas por meio de um
sistema principal de controle. Embora atualmente existam variagdes nas
arquiteturas disponiveis para os sistemas hibridos, os leiautes mais
comuns adotam as disposicdes série ou paralelo e variantes destas
tipologias (ECHTER, 2012; RYDBERG, 2009). No entanto, a baixa
densidade de energia dos acumuladores restringe significativamente a
quantidade de energia absorvida nesta opcdo de solugdo (PUDDU e
PADERI, 2013).

A capacidade volumétrica da bomba/motor pode ser dimensionada
com o objetivo de carregar o acumulador em periodos curtos, tipicos de
frenagem em areas urbanas. A eficiéncia da transmissao hidrostatica deve
ser computada na analise, uma vez que esta ¢ sobremodo influenciada por
varios fatores, tais como velocidade, pressdo, temperatura e deslocamento
volumétrico (CHIH-KENG e TRI-VIEN, 2011; RYDBERG, 2009). Nao
obstante a maior parte da energia armazenada nos acumuladores ser
atualmente utilizada para auxiliar o motor a combustdo interna no
fornecimento de torque para o veiculo, esta energia pode ser aplicada em
outros dispositivos hidraulicamente acionados, muito embora esta
segunda alternativa seja pouco explorada (ECHTER, 2012).



Os hibridos pneumaticos também podem ser considerados como
uma alternativa de hibridizagdo para veiculos (TRAJKOVIC, 2010). A
energia regenerada ¢ armazenada sob a forma de gis comprimido em
reservatorios de ar. O volume liquido de géas armazenado, e, por
consequéncia, a quantidade de energia potencial recuperada, pode ser
superior em comparacdo a energia absorvida pelos acumuladores
hidraulicos. Para reduzir o peso, o reservatorio pode ser construido em
fibra de carbono. O reservatorio pode ser termicamente isolado para
reduzir a perda de energia por transferéncia de calor. Neste tipo de
hibridizagdo ¢ comum modificar o motor & combustdo interna, o qual é
transformado para operar como compressor € motor pneumatico
(HUANG e TZENG, 2005; TRAJKOVIC, 2010), muito embora existam
outras concepgdes de projeto que também utilizem o ar comprimido como
fonte de energia do sistema motriz (HAYERI; TAGHAVI; DURALI,
2010; PAPSON; CREUTZIG; SCHIPPER, 2010).

Tal como no caso de sistemas hidraulicos, a aplicagdo de energia
pneumatica nos dispositivos auxiliares de veiculos comerciais também
tem sido pouco explorada (TRIVIC, 2012), embora o ar comprimido ja
seja amplamente utilizado nos sistemas de frenagem, suspensdo do
chassis, abertura e fechamento de portas, dentre outros dispositivos. As
desvantagens dessa area estdo relacionadas com a baixa densidade de
energia, o que sugere a necessidade de um grande reservatorio de ar, e a
eficiéncia, a qual ¢ limitada devido as perdas mecanicas e termodindmicas
(BLOCH, 2006; CHALLENGE, 2002; HANLON, 2001; KRICHEL et
al.,2012).

E tecnicamente reconhecido que uma unica modalidade de
armazenamento de energia, tal como bateria ou acumulador, ndo pode
satisfazer os requisitos de densidade de energia e densidade de poténcia
ao mesmo tempo, sendo ambas caracteristicas essenciais para economia
de combustivel de veiculos pesados. Recentemente, a integracdo de
tecnologias com especificidades complementares tem se mostrado uma
solugdo promissora para veiculos hibridos, tendo em vista que as
melhores caracteristicas de cada modalidade podem ser exploradas (HUI;
LIFU; JUNQING, 2010).

Diferentemente dos atuais sistemas hibridos-hidraulicos e
hibridos-pneumaticos amplamente discorridos em diversas publicagdes
cientificas que tratam deste assunto, o aspecto inovador discutido nesta
tese refere-se a concepgdo e a disposi¢do dos componentes no circuito e
a sua capacidade de recuperar (e armazenar) energia oriunda dos
processos de frenagem de veiculos comerciais de porte médio e pesado.
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Sua fungdo € a de transformar a energia cinética ou potencial originada
do movimento do veiculo em energia potencial armazenada na forma de
gas comprimido. A energia regenerada pode ser direcionada para os
dispositivos pneumaticos do proprio veiculo ou servir como fonte de
energia para auxiliar no esfor¢o de tracdo. Embora um dispositivo de
armazenamento pneumatico também seja limitado relativamente a sua
densidade de energia, o volume interno do reservatorio pode ser
plenamente preenchido com ar comprimido, o que resulta em um aumento
na sua capacidade de absor¢do de energia por unidade de volume,
podendo armazenar uma quantidade muito maior quando comparado aos
acumuladores hidropneumaticos. Além disso, como a taxa de
carregamento de um reservatorio de ar € baixa quando comparado ao
tempo de carregamento de um acumulador, a conversdo da energia
mecanica em pneumatica pode também ser realizada durante o curso do
veiculo em estradas com declives ou em rodovias planas a velocidade de
cruzeiro. Neste ultimo caso, o sistema hidraulico pode ser acionado pelo
motor a combustdo interna, o qual pode ser controlado para operar em
regides de maior eficiéncia.

E importante destacar que o conceito aqui apresentado nio prioriza
o uso do gas comprimido como fonte de energia para propulsdo do
veiculo, mas principalmente para suprir as demandas dos dispositivos que
realizam servicos auxiliares do veiculo. Diante disso, considerando que o
sistema hibrido fornece uma fonte alternativa de poténcia para o sistema
motriz e ainda proporciona autonomia de ar comprimido para o veiculo,
este tipo de solucdo pode ser classificado como um hibrido leve (mild
hybrid), que se caracteriza por sua capacidade de suportar os modos de
assisténcia e de frenagem regenerativa.

Finalmente, considerando que o foco do trabalho se limita a
avaliacdo das etapas recuperagdo, transformacdo e armazenamento de
energia pelo sistema hibrido, outros assuntos relacionados as etapas
posteriores ao armazenamento de energia, como o uso da energia
recuperada, os percentuais de economia de combustivel obtidos com a
hibridizagdo e os aspectos relacionados ao custo do equipamento ndo
serdo discutidos na tese, pois para se obter as informagdes sobre estas
questdes seria necessario implementar o sistema proposto num veiculo
real. Além disso, por se tratar de uma nova concepgao de sistema hibrido,
ainda ndo ¢ possivel predizer com seguranca os custos médios de cada
subsistema, uma vez que tal estimativa depende do desenvolvimento de
itens especificos para atender a requisitos de projeto e da negociagdo de
valores financeiros entre fornecedores e o fabricante do veiculo.



1.1. OBJETIVOS

O objetivo da tese € o de propor uma nova concepcao de sistema
hidraulico-pneumatico usado para hibridizagdo de veiculos comerciais.
Um dos aspectos inovadores do sistema apresentado esta baseado na sua
capacidade de recuperar energia na forma de energia pneumatica durante
o translado do veiculo nas rodovias em declives, além dos recorrentes
episodios de frenagens, tipicos do transito urbano, para posterior
utilizagdo nos dispositivos periféricos do veiculo. Adicionalmente, o
sistema dispde de maior capacidade de armazenamento de energia em
comparagdo aos atuais veiculos hibridos-hidraulicos, os quais utilizam
acumuladores a gas como elementos de armazenamento.

Os objetivos especificos de tese sdo:

I. Fornecer uma descri¢do detalhada da concepgdo de projeto
proposta, que inclui os sistemas hidraulico e pneumatico e sua integragéo
ao trem de poténcia e motor a combustdo interna do veiculo.

II. Modelar e dimensionar os componentes com o fim de atender
as especificacdes do sistema hibrido, que inclui a unidade hidrostatica,
bomba/motor € motor, os elementos de armazenamento € o sistema de ar
comprimido.

III. Demonstrar a habilidade do sistema hibrido em transformar a
energia mecanica associada ao processo de frenagem do veiculo em
energia potencial til armazenével na forma de gas comprimido.

IV. Demonstrar que o conceito apresentado possibilita aumentar a
capacidade de armazenamento de energia dos atuais veiculos hibridos-
hidraulicos ja existentes no mecado. O veiculo pode recuperar energia por
periodos mais prolongados, o que permite que a frenagem regenerativa
seja efetuada em rodovias, além dos tipicos episodios de parada e partida
encontrados no trafego urbano.

V. Demonstrar a capacidade de suprimento de ar comprimido pelo
sistema hibrido aos dispositivos pneumadticos auxiliares do veiculo,
incluindo os periodos em que ndo ocorrem os episddios de frenagem
regenerativa.

VI. Demonstrar que a energia potencial absorvida nos
acumuladores hidraulicos pode ser usada para auxiliar no esforgo de
tracdo do veiculo e na produgdo de ar comprimido.
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VII. Demonstrar que a hibridizacdo torna possivel a redugdo de
consumo de combustivel do veiculo em consequéncia da menor
necessidade de utilizagdo do motor & combustdo interna para produzir ar
comprimido e/ou gerar o torque de tracdo do veiculo.

1.2. METODOLOGIA

Para estruturar a tese foi adotada uma abordagem baseada na
fundamentacdo tedrica dos conceitos descritos ao longo do texto e na
realizagdo de experimentos utilizados para obtencao de dados e validagdo
de modelos. Durante os primeiros dois anos e meio do estudo foi realizada
uma extensa pesquisa tedrica com o objetivo de encontrar novas
concepgdes de sistemas hibridos e investigar a exequibilidade da solucao
escolhida. Nesta etapa, foi desenvolvido um modelo matematico com a
ferramenta MATLAB®/ SIMULINK cujos resultados preliminares
demonstraram um potencial promissor para a ideia. A segunda parte do
projeto foi dedicada a construcdo de uma bancada empregada como prova
de conceito e ao desenvolvimento de estratégias de controle que
propiciassem o funcionamento com estabilidade dos dispositivos de
transmissdo de poténcia do sistema hidraulico-pneumatico e do veiculo
em diferentes modos operacionais.

A metodologia aplicada pode ser resumida por:

I. Estudo das arquiteturas adotadas nos veiculos hibridos
hidraulicos, pneumaticos e elétricos, com foco nos veiculos comerciais
médios e pesados. O estudo resultou na escolha de uma arquitetura de
sistema com caracteristicas superiores em relagdo as limitagdes de
densidade de energia dos hibridos-hidraulicos.

II. Modelagem matematica e obtengdo de dados dos componentes
do sistema hibrido escolhido. A simulacdo ¢ analise teorica dos resultados
foi realizada preliminarmente para ciclos de trabalho elementares, que
foram definidos em fun¢do do modo de regeneragdo, a saber: (1) a
recuperagdo de energia ocorre quando a frenagem ¢é usada para
desacelerar o veiculo com o proposito de reducao de velocidade ou parada
total; (2) a recuperag@o de energia ocorre em rodovias quando a frenagem
do veiculo tem por objetivo manter sua velocidade aproximadamente
constante em trajetos descendentes.

III. Elaboragdo, dimensionamento ¢ constru¢do de uma unidade
experimental em tamanho reduzido (prova de conceito)
comparativamente ao sistema real que seria adotado para um veiculo



pesado long haul de 309 kW de poténcia (420 cv). A unidade
experimental foi projetada para obtencdo de dados e validagdo dos
resultados tedricos obtidos por simulagao.

IV. Elaboragdo e implementagio de uma estratégia de
gerenciamento, a qual contempla cinco modos de operag@o do veiculo. O
objetivo € o de avaliar a habilidade do sistema de supervisdo na realizagdo
do controle do veiculo e o desempenho dos diversos componentes e
subsistemas que compde o sistema hibrido.

V. Avaliagdo do fluxo de poténcia e eficiéncia energética dos
subsistemas mecanico, hidraulico e pneumatico e do sistema global. Os
resultados tedrico-experimentais, em conjunto com os dados dos
fabricantes dos componentes empregados no circuito, sdo usados para
auxiliar a quantificar as perdas e encontrar os gargalos das etapas de
transformacao de energia.

VI. Desenvolvimento de um modelo algébrico que auxilia o
projetista a determinar o deslocamento volumétrico do compressor de ar
em fungdo expectativa de ganho de energia ou da quantidade de energia
recuperada nos processos de frenagem regenerativa nas estradas em
declive.

1.3. CONTRIBUICOES DA TESE

As principais contribui¢des da tese sao:

I. Introdu¢do de um novo conceito de sistema hidraulico-
pneumatico empregado para hibridizacdo de veiculos comerciais médios
e pesados. O processo possibilita a transformacdo da energia de frenagem
em energia potencial, imediatamente disponivel para realizacdo de
trabalho.

II. Desenvolvimento de um modelo que integra varios subsistemas
(térmico, mecanico, hidraulico, pneumatico e de controle) em uma unica
plataforma de simulacdo, através da qual pode-se realizar a andlise e
otimizagdo do sistema global e avaliar o comportamento e desempenho
do veiculo mediante alteragdes do sistema hibrido decorrentes de
dimensionamento ¢ variagoes de leiaute. A simulagdo dinamica envolve
diferentes escalas de tempo originadas por inércias distintas e
caracteristicas especificas das tecnologias integradas, de modo que ¢
possivel identificar, pela distribuicdo da energia durante os processos de
regeneragdo, o fluxo de poténcia e as limitagcdes inerentes de cada
subsistema.
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III. Desenvolvimento de uma estratégia de controle definida para
controlar o veiculo hibrido em cinco modos de operagdo. A estratégia de
controle foi projetada para proporcionar respostas rapidas e estaveis das
variaveis controladas durante os periodos de transicdo entre as diferentes
situacdes de trafego e, adicionalmente, proporcionar melhorias de
eficiéncia do sistema motriz mediante alteragdes nas condicdes de
funcionamento do motor a combustdo interna e sistema hidrostatico.

IV. Estabelecimento de um procedimento matematico para auxiliar
ao projetista no dimensionamento do compressor de ar. O critério adotado
se baseia no ganho de energia total do veiculo hibrido, que depende da
quantidade de energia pneumatica recuperada no processo de frenagem
em pistas com declive.

1.4. ESTRUTURA DA TESE

O primeiro Capitulo traz uma breve introdug@o sobre o tema da
tese, veiculos hibridos, e apresenta os objetivos do trabalho, a
metodologia desenvolvida e as contribuigdes do estudo.

O Capitulo 2 apresenta uma revisao sobre o tema da pesquisa. O
Capitulo inicia com a contextualiza¢do da hibridiza¢do no ambito dos
veiculos comerciais. Na Secdo seguinte, sdo apresentadas as
caracteristicas dos sistemas hibridos-hidraulicos, na qual é dada énfase as
caracteristicas dos acumuladores hidraulicos. O Capitulo também aborda
as caracteristicas dos atuais sistemas hibridos-pneumaticos, suas
vantagens e limitagdes. A Se¢do Final do Capitulo 2 encerra com uma
breve explanagdo sobre as principais configura¢des usadas nos circuitos
hibridos.

No Capitulo 3 apresenta-se a concep¢do do sistema hibrido
proposto. Nas Secdes seguintes, sdo desenvolvidos os modelos
matematicos do sistema hidraulico-pneumatico ¢ os modelos usados para
representar a dinamica do veiculo ¢ a eficiéncia do sistema motriz.

O Capitulo 4 descreve a etapa de realizacdo de testes na unidade
experimental usada como prova de conceito. Os resultados experimentais
de validagdo dos modelos dos componentes s3o apresentados e
discutidos.

No Capitulo 5 faz-se a descrigdo do sistema de supervisdao
desenvolvido para controlar o veiculo hibrido quando este € submetido a
diferentes condi¢des de funcionamento e perfis de trafego. Na Secéo Final
do Capitulo, faz-se uma analise das respostas ¢ do fluxo de poténcia do



sistema hibrido quando o veiculo é submetido a eventos de frenagem
regenerativa.

No Capitulo 6 ¢ estabelecido um procedimento para auxiliar o
projetista na etapa de dimensionamento do compressor de ar. O
procedimento ¢ baseado no ganho de energia total do veiculo obtido com
a implementacdo do sistema hibrido. A Se¢éo Final do Capitulo apresenta
as novas respostas do sistema hidraulico na condigdo de frenagem
regenerativa, onde se avalia o sistema hidrostatico redimensionado para
atender a demanda de poténcia do sistema pneumatico.

O Capitulo 7 apresenta as conclusdes da tese e as propostas para
trabalhos futuros.
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2. SISTEMAS HIiBRIDOS
2.1. HIBRIDIZACAO DE VE{CULOS COMERCIAIS

Atualmente, a maioria dos veiculos ¢ equipada com motores a
combustdo interna cuja eficiéncia térmica maxima se situa entre 30 a 44
%. No entanto, a eficiéncia média é muito mais baixa, especialmente para
os veiculos de uso urbano, devido a necessidade de frequentes aceleragdes
e paradas (GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007; TRAJKOVIC, 2010).
Como o ciclo termodinadmico ndo pode ser revertido nos processos de
frenagem, a energia cinética do veiculo ¢ dissipada na forma de calor.
Nesse contexto, € importante compreender o impacto do perfil do trajeto
percorrido pelo veiculo sobre sua eficiéncia. Trajetos urbanos
normalmente requerem do motor uma operagdo com carga parcial, o que
resulta em uma baixa eficiéncia (valores altos de BSFC') quando
comparados ao trajeto feito por veiculos que trafegam em rodovias e
trajetos mistos (TRIVIC, 2012). Por outro lado, o emprego de
turbocompressores melhora a eficiéncia dos motores aspirados.
Semelhantemente, a reducdo de atrito nos elementos internos e,
principalmente, a operagdo do motor & combustdo interna em regime de
alta eficiéncia resulta na diminui¢do do consumo de combustivel
(GUZZELLA et al., 2010; KNORR-BREMSE, 2012).

Uma breve analise das perdas que ocorrem nos veiculos comerciais
e das opgdes disponiveis para melhorar a economia de combustivel indica
alguns desafios interessantes. Enquanto nos veiculos de passeio ¢, muitas
vezes, possivel atuar sobre as fontes das perdas, como por exemplo, na
massa do veiculo, na resisténcia aerodindmica ou de rolamento, estas
opcles tornam-se severamente limitadas para o caso de veiculos
comerciais. O peso desses veiculos ¢ ditado pelos limites de carga por
eixo, de modo que a implementagdo de estruturas mais leves geralmente
acarreta no aumento da capacidade da carga de transporte, ao invés de
reduzir o peso bruto do veiculo. O tamanho e as formas do compartimento
de carga reduz as possibilidades para diminuir a forca de arraste
aerodinamica (FILIPI e KIM, 2010).

Nao obstante a introdugao de leis mais rigorosas que regulamentem
as emissdes e o preco relativamente alto dos combustiveis, a economia de
combustivel em veiculos urbanos ndo melhorou muito ao longo dos
ultimos trinta anos. Uma razdo para o alto consumo provém do modo
severo de funcionamento do veiculo, que esta relacionado a seu ciclo de

! Brake specific fuel consumption
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trabalho. O grande nimero de aceleragdes e desaceleragcdes agrava a
situagdo de alto consumo e aumenta a frequéncia de manuten¢do do
veiculo. Um caminhao de lixo, por exemplo, esta entre os cinco veiculos
menos eficientes, com uma média de consumo de combustivel de 46,1 L/
100km de acordo com Argonne National Laboratory (GAINES; VYAS;
ANDERSON, 2006). Em outras publicacdes, este indicador é bem menos
vantajoso, em média 112,0 L/ 100km (AGAR; BAETZ; WILSON, 2007;
ECHTER, 2012). Esta categoria de veiculos estd entre as grandes
geradoras de emissdes, produzindo 42 MTCO; por ano (DROZDZ, 2005;
TRIVIC, 2012).

A hibridagdo de veiculos urbanos vem sendo explorada pela
maioria dos fabricantes devido ao seu grande potencial de recuperar
energia e melhorar o consumo. Visto que os dnibus urbanos e caminhdes
de coleta de lixo pertencem a mesma categoria de peso e operam sob
condigdes similares, as solu¢des hibridas normalmente tém sido
direcionadas para esta categoria de veiculos (ECHTER, 2012; MRDJA
etal,2012).

A forma mais utilizada de recuperagdo de energia provém da
frenagem regenerativa e do desligamento do motor a combustao quando
este € colocado no modo marcha lenta. Em diversas cidades do mundo
tem sido introduzido e testado um grande numero de veiculos hibridos de
uso comercial. A exemplo de comparac¢do, um 6nibus hibrido-elétrico de
dois andares, testado na cidade de Londres, obteve uma economia de
combustivel de 15% em relagdo a um veiculo normal ndo-hibrido. No
entanto, este tipo de veiculo modificado pode custar 50% a mais em
rela¢do ao seu valor inicial quando sua composicao ¢é alterada. De acordo
com a economia de combustivel proporcionada, o periodo estimado para
o retorno do investimento na hibridiza¢do do veiculo citado seria de
aproximadamente 20 anos (ZHANG et al., 2012).

No cendario dos hibridos-hidraulicos, as corporagdes de maior
destaque sdo a Eaton Corporation, a Bosch Rexroth Group e a Parker
Hannifin. Cada uma dessas empresas detém anos de experiéncia no
segmento de hidraulica, dispondo de uma vasta diversidade de produtos.
A Eaton Corporation desenvolveu o Hydraulic Launch Assist (HLA), que
¢ um sistema em paralelo usado para auxiliar no esforgo de tracdo do
veiculo. Segundo a empresa, com a incorporacdo dessa tecnologia em
caminhdes de lixo, pode-se esperar uma economia de combustivel entre
17-28 % e uma reducdo de emissdes de NOx, particulados ¢ CO; de até
20% (EATON, 2009). A Bosch Rexroth desenvolveu o Sistema
Hidrostatico de Frenagem Regenerativa (Hydrostatic Regenerative
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Braking - HRB) que, semelhante a Eaton, é um sistema auxiliar de torque,
o qual dispde das configuracdes série e paralelo. A empresa declara uma
economia de combustivel de até 25% para caminhdes de lixo (BRACHT;
EHRET; KLIFFKEN, 2009; LINDZUS, 2010). A Parker Hannifin, por
sua vez, tem desenvolvido varios modelos de solugdes hibridas, sendo a
mais recente o sistema denominado RunWise Advanced Series Hybrid
Drive System, para o qual ¢ reportado uma economia entre 30-50%, que
depende da rota e das condi¢des operacionais de rodagem do veiculo. O
sistema RunWise ¢ uma configuracdo em série, que incorpora uma
transmissdo por engrenagens de trés relagdes, usada para permitir ao
sistema hibrido do veiculo operar numa extensa faixa de velocidades
(COIMBRA, 2014; PARKER, 2010).

Apesar da aplicagdo da tecnologia hibrida ser exequivel para
caminhdes de coleta de lixo, dnibus urbanos e veiculos leves, para
caminhdes pesados e, especialmente, veiculos usados no transporte
rodovidrio, a tecnologia parece ser menos promissora. Em comparagio
com outros veiculos, geralmente o motor dessa classe de veiculos opera
numa faixa mais estreita de velocidade e a uma poténcia mais proxima de
sua capacidade nominal. Por conseguinte, a eficiéncia média do motor
durante o percurso se aproxima da eficiéncia maxima, diferentemente de
outras categorias de veiculos, tornando inferior o ganho de economia
alcangado por meio da hibridizagdo (PETTERSSON e JOHANSSON,
2006).

Como os veiculos de transporte podem viajar por muitos
quildmetros sem fazer paradas, a recuperagdo de energia por meio dos
episodios de frenagem tende a ndo ser uma boa alternativa como forma
de economia. Por outro lado, nos trajetos de longa duragdo em declive é
dissipada uma grande quantidade de energia por meio dos elementos de
frenagem. Além disso, como a frota de veiculos nas rodovias tem crescido
nos ultimos anos, as velocidades permitidas também tém sido, sempre que
possivel, aumentadas com a finalidade de facilitar o escoamento de
veiculos, especialmente nos pontos de risco (por exemplo, nos trajetos
que contém tuneis). Se durante um declive o controle da velocidade do
veiculo for efetuado primariamente pela ag¢do do freio de servigo, este
pode sobreaquecer o que conduzird a um aumento excessivo da
temperatura dos seus principais componentes. O resultado ¢ a queda
acentuada de desempenho do sistema de frenagem, denominado de efeito
fading, que pode levar a perda do controle da velocidade de descida ou a
incapacidade de se realizar uma frenagem de emergéncia pelo condutor.
O problema da eficiéncia da frenagem assume maiores proporgdes
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quando se trata de veiculos pesados porque a carga atua como indutor do
aumento da velocidade nos declives (CANALE e GUTIERREZ, 2005).
O sistema de frenagem regenerativa, além de possibilitar a recuperagdo
de parte da energia dissipada nos freios, age como um retardador?,
fazendo com que diminua a sobrecarga sobre os freios.

Outros fatores que exercem grande influéncia sobre a decisdo de
hibridizagdo sdo: o aumento de peso, o custo e a complexidade do sistema
(GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007). Estima-se um incremento de 1,7
% de consumo de combustivel para cada tonelada de peso adicionada ao
veiculo. Neste contexto, a economia de combustivel deve ser suficiente
para compensar o investimento em uma nova tecnologia (ou incremento
de peso) a fim de ser justificavel para o usudrio final. Uma alternativa ¢ a
de utilizar tecnologias maduras e projetos simplificados a fim de reduzir
o custo da hibridizagdo, o que ira permitir que o usuario obtenha retorno
do seu investimento, mesmo com uma economia de combustivel menos
expressiva.

De fato, a economia de combustivel € uma das caracteristicas mais
importantes a ser considerada nos veiculos comerciais. Veiculos de
transporte de longa distancia sdo mais sensiveis ao custo do combustivel
do que outros tipos de veiculos pesados. Em consequéncia, os esforcos
dispendidos no desenvolvimento de sistemas mais eficientes serdo
provavelmente direcionados para esta modalidade de veiculo. Mesmo se
o desenvolvimento resultar em solugdes mais complexas e caras, a nova
tecnologia poderda ser vantajosa se a economia de combustivel for
expressiva. Além disso, como muitos fabricantes de caminhdes tém a
maior parte do seu volume de produgdo nesta categoria, as modifica¢des
implementadas s3o adequadas e aplicadas para outros tipos de veiculos
pesados, como, por exemplo, caminhdes usados em operagdes de
construc¢do. Dessa forma, as evolugdes obtidas na melhoria de eficiéncia
e desempenho dos caminhdes de transporte também afetario outras
aplicacdes (PETTERSSON e JOHANSSON, 2006).

2 Em algumas condi¢des de carga e de operagdo, principalmente de veiculos
comerciais pesados e superpesados, a agdo de retardo efetuada pelo freio-motor €
insuficiente. Nestas condigdes ¢ necessario o uso de sistemas auxiliares conhecidos
genericamente como retardadores, que sdo usados no controle da velocidade em
trafego e na descida de declives longos.
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2.2. SISTEMAS HiBRIDOS HIDRAULICOS
2.2.1. Caracteristicas e modo de operagdo

As opgoes de sistemas hibridos mais usadas em veiculos
comerciais sdo os elétricos e os hidraulicos. Os sistemas hibridos-
hidraulicos funcionam de forma semelhante aos hibridos-elétricos,
porém, utilizam uma bomba/ motor ao invés de um motor/ gerador
elétrico para transferir poténcia para o dispositivo de armazenamento de
energia. No veiculo hibrido-hidraulico o motor & combustdo interna e o
sistema mecanico de transmissdo sdo integrados a uma unidade
hidrostatica e a um conjunto de acumuladores hidraulicos.

De modo a competir com os hibridos-elétricos, o sistema
hidraulico deve ser mais eficiente, ocupar menos espaco e ser mais leve
do que as demais solugdes apresentadas no mercado. As bombas de pistdo
axial com deslocamento variavel, normalmente usadas, sdo relativamente
faceis de controlar, contudo, sua eficiéncia cai drasticamente nas
condi¢des de baixo torque e deslocamento volumétrico (RYDBERG,
2009). As atuais bombas e motores de pistdo operam com uma eficiéncia
de pico em torno de 93%. A combinag¢do de bomba e motor no circuito
pode, portanto, fornece uma eficiéncia maxima de 86%. Com baixo
deslocamento volumétrico, por exemplo, a uma eficiéncia média de 80%
tanto para a bomba como para o motor, a eficiéncia da unidade fica
limitada em 64%.

Durante os ultimos anos novas concepgdes de bombas hidraulicas
foram desenvolvidas. As duas concep¢Oes mais promissoras sdo a
bomba/motor digital, de deslocamento varidvel, desenvolvida pela
Artemis e a Floating Cup machine, desenvolvida pela Innas (IBRAHIM,
2011; VAEL; ACHTEN; BRINK, 2009). A bomba com deslocamento
digital é uma tipica bomba de pistdes radiais que utiliza valvulas
controladas eletronicamente para determinar o deslocamento
volumétrico. A configuracdo da bomba proporciona perdas muito baixas
para os pistdes ativos, de modo que a eficiéncia total fica em torno de
95% para uma ampla faixa de trabalho (TAYLOR et al.,2011). A bomba/
motor, intitulada floating cup machine, por sua vez, foi testada no modo
bomba hidraulica e apresentou alta eficiéncia numa ampla faixa de
operagdo, com eficiéncia de pico de 98%. As perdas hidromecanicas sdo
muito reduzidas na condi¢do de baixa velocidade e carga elevada.
Adicionalmente, na condicdo sem carga, as perdas sdo baixas em
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comparacdo com as bombas de pistdes axiais convencionais (ACHTEN,
2008).

Nos hibridos-hidraulicos, um acumulador hidraulico de alta
pressao ¢ utilizado como dispositivo de armazenamento de energia, no
lugar de uma bateria eletroquimica. Ambas as tecnologias, hidraulica e
elétrica, tém suas vantagens e desvantagens. Os acumuladores sdo
capazes de receber e fornecer elevadas taxas de vazdo sem sofrer
degradacdo pelas frequentes cargas e descargas de fluido. Contudo, sdo
sobremaneira limitados pela sua baixa capacidade de armazenamento de
energia (RYDBERG, 2009). Os sistemas hibridos-elétricos sdo faceis de
controlar, operam com alta eficiéncia energética e possuem elevada
energia especifica. Por exemplo, a energia especifica das baterias de
hidreto metalico de niquel e de ions-litio é de 216 kl/kg e 432 kl/kg,
respectivamente. No entanto, a baixa densidade de poténcia, a limitada
vida util das baterias, a complexidade do sistema e o preco elevado sdo as
principais desvantagens desses sistemas em relagao aos hidraulicos, que
utilizam componentes mais simples ¢ de longa vida 1til. Solugdes que
usam supercapacitores t€m a vantagem de fornecer alta densidade de
poténcia, mas a desvantagem de possuir baixa densidade de energia
quando comparados com as baterias elétricas (TRIET e AHN, 2011).

A Tabela 1 apresenta resumidamente uma comparagdo entre 0s
veiculos hibridos que utilizam baterias e acumuladores, considerando
diversos aspectos de projeto.

Tabela 1. Comparacao entre veiculos hibridos: elétricos & hidraulicos.

Hibridos-Elétricos Hibridos-hidraulicos
Baterias Acumuladores

Grande densidade de energia Pequena densidade de energia
Pequena densidade de poténcia Grande densidade de poténcia
Resposta lenta Resposta rapida
Vida curta Longa vida util
Alto custo e peso Baixo custo e peso
Altamente toxico Ambientalmente mais amigavel
Alto custo de manutenc¢do Baixo custo de manutengao
Baixa eficiéncia de captura de | Alta eficiéncia de captura de energia
energia

Fonte: LOUVIGNY; NZISABIRA, DUYSINX (2008) e CHEN (2015).
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O principio de funcionamento de um veiculo hibrido-hidraulico ¢
semelhante ao de um hibrido-elétrico. Durante a desacelera¢do do
veiculo, a energia cinética ¢ transmitida mecanicamente ao eixo de
acionamento da bomba, que converte esta energia em energia hidraulica,
a qual é armazenada em acumuladores hidropneumaticos na forma de gas
comprimido. Durante a aceleracdo do veiculo, a energia potencial
armazenada nos acumuladores € convertida em energia mecanica pelo
motor hidraulico, cuja poténcia € transferida novamente para as rodas do
veiculo ou para o cardan pelo eixo de transmissdo do motor.

Componentes hidraulicos sao elementos de producdo em massa,
amplamente utilizados no setor automobilistico, com destaque aos
veiculos off-road, empilhadeiras, veiculos militares e aos utilizados no
segmento de construcdo. A baixa relagdo peso/poténcia, caracteristica dos
componentes hidraulicos, ¢ essencial para a construgcdo de sistemas
compactos. A hidraulica é considerada uma tecnologia madura,
ambientalmente amigdvel e com componentes de facil utilizacdo e
manuten¢do. Os componentes podem operar em condigdes severas de
trabalho e em ambientes hostis. Valvulas de resposta rapidas e elementos
de atuacdo controlados eletronicamente, assim como a alta eficiéncia de
bombas e motores hidraulicos, contribuem para consolidar a hidraulica
como sendo uma solugdo competitiva frente aos demais sistemas hibridos
(DROZDZ, 2005; TRIVIC, 2012). Por causa da elevada eficiéncia do
sistema (acumulador e sistema hidrostatico), os hibridos-hidraulicos sdo
capazes de recuperar e reutilizar até 70 % da energia dissipada nos freios
de veiculos urbanos, o que ¢ um valor bastante alto em comparagéo as
outras formas de hibridizac¢do (FILIPI e KIM, 2010; ZENG, 2009).

Os acumuladores, por sua vez, utilizam somente 50% do seu
volume qtil, entre a press@o maxima e minima, durante seu carregamento
(STECKI e MATHESON, 2005). Além da baixa densidade de energia do
acumulador (em torno de 6 kJ/ kg, o que ¢ significativamente menor do
que os demais sistemas de armazenamento de energia), os hibridos-
hidraulicos t€m outras limitagdes: ndo ¢é possivel recarregar um
acumulador hidraulico numa rede elétrica, os componentes adicionam um
peso substancial ao veiculo e a velocidade nominal de bombas e motores
¢ relativamente baixa (TRIET e AHN, 2011; ZENG, 2009).

O fato do eixo da bomba/ motor ser ligado ao diferencial traseiro
do veiculo por intermédio, possivelmente, de uma transmissdo mecanica
ou um conversor de torque, que ¢ ineficiente no sentido inverso, sugere
que para a adogdo deste principio de solucdo devem ser previstas outras
perdas. Todas estas desvantagens precisam ser levadas em consideragdo
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e minimizadas por meio de um eficaz sistema de controle a fim de
aumentar a eficiéncia global do sistema hibrido (ECHTER, 2012; FILIPI
e KIM, 2010).

Apesar do esfor¢o investido nos ultimos anos no desenvolvimento
de veiculos hibridos-hidraulicos existem, na verdade, poucos produtos
comerciais presentes no mercado. O tamanho, custo, eficiéncia e
complexidade parecem limitar esses sistemas para aplicagdes em veiculos
comerciais, 0 que tem mantido o segmento de veiculos praticamente
inalterado neste aspecto. Ademais, a integracao do sistema hidraulico em
veiculos de pequeno e médio porte gera um aumento de peso
consideravelmente grande, o que se sobrepde aos principais beneficios da
hibridizagdo (TRIVIC, 2012).

2.2.2. Acumuladores hidropneumaticos

Acumuladores sdo componentes mecanicos cuja fungdo basica é
armazenar energia hidropneumatica para uso como fonte auxiliar ou
principal de poténcia. Sdo utilizados também para absorver excedentes de
energia produzidos por condigdes operacionais dindmicas e pela variagado
volumétrica de bombas e motores de deslocamento variavel.

O principio operacional de acumuladores a gas ¢ baseado na
acumulacdo de fluido mantido sob pressdo em consequencia da interagdo
entre as forgas produzidas pela pressdo hidraulica e a pressdao do gés. A
energia armazenada fica disponivel para reabsorcdo pelo sistema
hidraulico quando a resisténcia ao escoamento se torna menor que a
energia interna acumulada (VON LINSINGEN, 2008).

Os acumuladores mais usados em sistemas hidraulicos sdo os
acumuladores a gas do tipo pistdo, diafragma e de bexiga. Nestes
dispositivos, a energia ¢ armazenada pela compressio do gas,
normalmente nitrogénio, o qual é comprimido pela entrada do fluido
hidraulico. Um elastomero na forma de bexiga ou diafragma separa o
liquido do gas. Alguns acumuladores operam sem bexiga ou utilizam um
pistdo como elemento de separagdo.

O acumulador de bexiga fornece respostas rapidas as variagdes de
pressdo, com taxas elevadas de vazdo nas fases de carregamento e
descarga. Os acumuladores de diafragma permitem operar com taxas de
compressdo do gas mais altas do que os acumuladores de bexiga, no
entanto, sdo limitados em volume. Os acumuladores de pistdo oferecem
as mais altas taxas de compressdo, como também as maiores vazdes e
volumes. Os inconvenientes provém do peso do acumulador e do maior
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atrito produzido nas vedagdes, o que conduz a maiores tempos de resposta
em comparagdo aos outros modelos de acumuladores a gas. Além disso,
os acumuladores de pistdo sdo menos tolerantes a contaminacao do 6leo,
principalmente por causa da necessidade de deslocamento regular do
pistdo. Para as aplica¢cdes mobeis, o acumulador de bexiga ¢ o mais
utilizado (DTA, 2015; VON LINSINGEN, 2008).

Todos os tipos de sistemas hibrido-hidraulicos incluem um
acumulador de alta pressao (HPA) e um reservatorio de baixa pressdo
(LPA). O acumulador ou reservatorio de baixa pressao (LPA) ¢ usado
para armazenar o fluido e fornecer uma pressio de entrada
suficientemente alta para a bomba/motor com o objetivo de assegurar que
o sistema funcione corretamente (sem cavitagdo, com baixo nivel de
ruido, etc.). No entanto, a instalagdo de um acumulador adicional ao
circuito apresenta desvantagens pela implementagdo da gestdo e
monitoramento das variaveis (pressdo, nivel, temperatura e poténcia), e
devido a necessidade de espago e aumento de peso (VERKOYEN et al.,
2010).

A redugao de peso do acumulador pode ser obtida pela substituicao
do material do casco, geralmente feito de ago, por materiais alternativos,
como fibra de carbono, aluminio ou materiais compdsitos
(STROGANOV e SHESHIN, 2011).

Acumuladores hidropneumaticos sao caracterizados por operarem
com eficiéncias elevadas de carga e descarga, de até 95% (COIMBRA,
2014; PUDDU e PADERI, 2013). No entanto, por causa da
irreversibilidade dos processos de compressdo e de expansio do gas, parte
da energia ¢ perdida. As perdas térmicas sdo sobremodo afetadas pela
velocidade de carregamento e descarga e pela relacdo de compressao e
expansio do gas, de modo que podem chegar a 1/3 da energia absorvida
pelo acumulador para as relagdes de compressio de 2:1 a 3:1,
normalmente usadas. Estas perdas tendem a aumentar quando o periodo
de armazenamento ¢ mais prolongado, como é o caso de veiculos de
entrega, cujas paradas podem demorar varios minutos, ou genericamente,
veiculos urbanos, presos em transito congestionado (STROGANOV e
SHESHIN, 2011). Em POURMOVAHED et al. (1988) é mostrado que,
em um periodo de apenas 50 segundos, a eficiéncia de um acumulador de
pistdo pode cair para 60%.

A fim de reduzir as perdas por transferéncia de calor uma espuma
feita de material elastomérico pode ser introduzida no interior do casco
do acumulador, no lado do invoélucro de gas (PEDCHENKO e BARTH,
2009; POURMOVAHED et al., 1988). A estrutura porosa da espuma
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reduz o fluxo de calor por convecgdo, e por consequéncia, a transferéncia
de calor para as paredes do acumulador. Por conseguinte, em intervalos
curtos de armazenagem, a maior parte do calor transferido para a espuma
durante a compressao ¢ devolvida ao gas durante a expansao, o que resulta
num aumento consideravel de eficiéncia (POURMOVAHED e OTIS,
1990). Muito embora a adigdo do isolamento térmico aumente
significativamente a eficiéncia, esta traz como desvantagem a redugdo do
volume 1til do acumulador, que resulta numa menor capacidade de
recebimento de fluido hidraulico devido a menor contragdo do gas, cujo
volume esta diretamente relacionado a temperatura (ECHTER, 2012).

2.3. SISTEMAS HIBRIDOS PNEUMATICOS

A ideia de veiculos hibridos movidos por ar comprimido esta longe
de ser nova. Os pedidos de patentes reportam projetos de veiculos a ar
comprimido para locomotivas, carros de minera¢do e uso na industria
(PAPSON et al.,2010). Em 1909, J. K. Broderick entrou com um pedido
de patente intitulado “Combined internal combustion and compressed air
engine” (BRODERICK, 1912). Contudo, foi com a inven¢do de David
Moyers, patenteada em 1997, que a defini¢do de hibrido-pneumatico se
equiparou ao conceito conhecido atualmente. A ideia de Moyer foi a de
adicionar o0 modo compressor (ou supercharger) ao motor a combustio
interna, o que significa que a pressdo de admissdo do ar usado na
combustdo ¢ aumentada acima da pressdo ambiente pela indugdo do ar
comprimido armazenado num reservatorio (MOYER, 1997). De fato, a
ideia principal de um hibrido-pneumatico ¢ a de usar o motor a combustio
interna também como um compressor com o propdsito de recuperar a
energia cinética do veiculo durante as fases de frenagem. Na fase de
aceleragdo, o motor a combustio exerce a fungdo de motor pneumatico,
sendo impulsionado pela diferenca de pressdo gerada pela expansao do ar
comprimido. Tal alteragdo é obtida mediante a ligacdo do reservatorio de
ar comprimido aos cilindros do motor & combustdo modificado, por
intermédio de valvulas controladas eletronicamente (DONITZ et al.,
2009; TRAJKOVIC, 2010). A Figura 1 mostra o conceito de sistema
hibrido-pneumatico apresentado por GUZZELLA et al. (2010).
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Figura 1. Motor a combustio hibrido-pneumatico.

Exaustao

Fonte: GUZZELLA et al. (2010), adaptado.

O sistema suporta a funcdo start/ stop, o que significa que o motor
a combustdo pode ser desligado nas paradas, com consequente eliminagdo
das perdas ocasionadas durante os periodos de ociosidade. Uma vez que
motores pneumaticos fornecem alto torque na condicdo de baixa
velocidade, este tipo de solugdo € particularmente conveniente para o
arranque do motor a combustdo (GILBERTI, 2007; GUZZELLA et al.,
2010).

O sistema hibrido-pneumatico também proporciona a eliminagdo
do efeito de atraso de turbocompressores durante transientes. O atraso de
turbocompressores ¢ o tempo necessario para a turbina atingir a
velocidade de regime permanente desde 0 momento em que o motorista
pressiona o pedal do acelerador. Turbocompressores grandes implicam
em uma elevada inércia, que resulta em maiores atrasos. Ao injetar ar
pressurizado no cilindro do motor, a quantidade de massa de ar ¢
aumentada, o que melhora a combustio, promovendo assim um aumento
de carga. Com essa caracteristica, durante a aceleragdo do veiculo (air-
power assist mode) o ar comprimido armazenado no reservatdrio pode ser
utilizado para pressurizar o ar de admissd@o do motor a combustio sempre
que houver demanda de alto torque (TRAJKOVIC; TUNESTAL;
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JOHANSSON, 2013). A grande quantidade de energia do combustivel
produz uma alta entalpia que, quando liberada através dos gases de
exaustdo, acelera o turbocompressor até que este alcance sua velocidade
de estabilizagdo. O suprimento adicional de ar comprimido pelo
reservatorio de ar ¢ de apenas alguns segundos. A turbuléncia gerada pela
mistura ar-combustivel resulta em uma combustio rapida e estavel
(GUZZELLA et al., 2010; VOSER; ONDER; GUZZELLA, 2013).

O uso do ar comprimido na eliminagdo do atraso de
turbocompressores possibilita que o condutor do veiculo diminua a
intensidade de pressionamento do pedal do acelerador, o que gera um
impacto positivo sobre o consumo de combustivel. Em contrapartida,
observa-se um aumento de consumo de ar comprimido, entre 20 e 30%, o
que pode demandar um compressor e reservatorio de ar com maior
capacidade, caso seja utilizado um veiculo ndo-hibrido (KNORR-
BREMSE, 2012). Porém, com a estrutura hibrida-pneumatica ja instalada,
esta opcao de utilizagdo do ar se torna bastante conveniente. De acordo
com KNORR-BREMSE (2012) um veiculo comercial pesado pode
economizar entre 3 e 5% de combustivel ao utilizar o dispositivo
denominado de “pneumatic booster system’, que é um sistema
especificamente projetado para eliminar o efeito anteriormente citado, de
atraso de turbocompressores.

A ideia de construgdo e introdu¢do no mercado de um veiculo
eficiente movido por ar comprimido tem sido, ha muito tempo, uma
grande expectativa do setor automobilistico. Como o veiculo emite ar
puro para o ambiente, pode haver uma expressiva melhoria da qualidade
do ar nas poluidas cidades modernas. O ar ndo ¢ inflamavel e a tecnologia
de compressio e armazenamento ¢é relativamente simples. Por
conseguinte, o processo de producdo do ar comprimido e o custo de
manutengdo de tal veiculo tornar-se-d0 mais baixos. O reabastecimento
pode ser feito facilmente em postos comerciais, sem a necessidade de
investimentos consideraveis dos proprietarios. Adicionalmente, um
reservatorio de ar comprimido tem longa vida util, equivalente a do
préprio veiculo, e € considerado um dispositivo seguro em caso de
acidentes, uma vez que podem ser empregados materiais compositos que
ndo explodem, porém sofrem fissuras, as quais permitem que a pressdo

3 Os testes reportados foram realizados com um veiculo com semi-reboque
carregado, conduzido por um caminhdo MAN de 316 kW (430 hp) com
transmissdo automatica.
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no reservatorio caia lentamente sem causar danos de maior severidade
(PAPSON et al., 2010; SZABLOWSKI e MILEWSKI, 2011).

Por outro lado, uma série de aspectos negativos inibem, ou mesmo
impedem o desenvolvimento deste tipo de veiculos. A baixa densidade de
energia do ar comprimido representa sua principal limitacao. A 20 °C, um
reservatorio com capacidade de 300 litros carregado com ar comprimido
a 30 MPa contém (sob condi¢des isotérmicas) apenas 51 MJ de energia
(o que equivale a aproximadamente 1,4 litros de 6leo diesel) (BOSSEL,
2005). Devido a baixa densidade de energia, o volume dos reservatorios
precisa ser grande para armazenar uma quantidade minima de energia,
suficiente para proporcionar autonomia de rodagem ao veiculo. Esta
caracteristica, que estd vinculada a concepcdo do veiculo, pode ser
mitigada pelo uso de reservatorios de alta pressdo. Os atuais reservatorios
feitos de fibra de carbono, destinados ao uso em veiculos abastecidos com
gas natural ou que empregam células de hidrogénio, sdo tipicamente
pressurizados até 35 MPa. Contudo, a nova geragdo de reservatorios de
fibra de carbono tem capacidade para suportar pressoes de até 70 MPa
(PAPSON et al., 2010)., o que equivale a 137 MJ de energia pneumatica
armazenada num reservatorio de 300 litros.

A eficiéncia de um sistema pneumatico ¢ ditada, em grande parte,
pelas propriedades termodinamicas dos gases e pelas ineficiéncias que
acompanham os processos de compressao e expansao. Estas ineficiéncias,
juntamente com a densidade de energia do ar comprimido, determinam as
caracteristicas do veiculo em termos de economia de combustivel e
desempenho (KRICHEL et al., 2012; PAPSON et al., 2010). Quando o
ar se expande sua temperatura cai drasticamente, ¢ quando a pressdo
aumenta, o ar aquece significativamente. Condi¢des de temperatura
extremamente baixas devem ser evitadas a fim de prevenir o
congelamento da dgua presente na forma de umidade nos componentes e
linhas de condu¢do. Da mesma maneira, o calor gerado pela compressido
pode ser direcionado para os pontos de expansdo do ar objetivando reduzir
as perdas de energia por troca térmica. A fim de melhorar a eficiéncia
global, as etapas de compressdo e expansido devem se aproximar de uma
transformacgao isotérmica, o que implica utilizar trocadores de calor e
sistemas com multiplos estagios. No entanto, esta alternativa pode nao ser
viavel em virtude dos limites, geralmente restritos, de espaco ¢ peso
pertinentes aos veiculos automotores (TRIVIC, 2012; ZENG, 2009).
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2.4. DISPOSICAO DOS COMPONENTES

As duas principais formas de disposicdo de componentes de um
sistema hibrido sao as disposi¢cdes em série e paralelo. Considerando
especificamente um hibrido-hidraulico, a arquitetura paralela inclui o
motor a combustdo interna e¢ a cadeia de transmissdo do veiculo,
conectados em paralelo a uma bomba/motor reversivel ¢ demais
componentes do sistema hidraulico. Este tipo de arquitetura é simples e
de custo mais baixo em relacdo a um hibrido em série. O motor a
combustdo e a bomba/motor sdo conectados mecanicamente a um mesmo
eixo de transmissdo. Isto implica que o motor & combustio interna e a
bomba/motor hidraulico podem transmitir (ou receber) poténcia ao
veiculo de forma independente ou concomitante. Por conseguinte, se
houver falha do circuito hidraulico, o funcionamento do veiculo ndo é
afetado visto que cada sistema pode trabalhar de forma independente
(PAULIDES et al., 2008). A Figura 2 ilustra um esquema de arquitetura
em paralelo de um veiculo hibrido-hidraulico.

Figura 2. Esquema de sistema hibrido-hidraulico em paralelo com configuragao
pOs-transmissao.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

O modo de funcionamento de um sistema hibrido-hidraulico foi
descrito anteriormente na Secdo 2.2.1. No entanto, no caso dos sistemas
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em paralelos, a energia recuperada representa cerca de 25 a 50 % da
energia de propulsdo. A poténcia exigida do motor hidraulico durante a
aceleragdo ¢ limitada pelo tempo de descarga do acumulador e pelo torque
requerido (DROZDZ, 2005). Isto significa que, se a poténcia do motor
hidraulico for insuficiente, o motor a combustdo pode atuar
concomitantemente para suplementar a demanda de energia. A bomba/
motor (no modo motor) também pode ser usada para tracionar o veiculo
quando o motor a combustdo operar sob condi¢des de carga mais baixas
(por exemplo, durante percursos a velocidade constante). No entanto, esta
opgdo ¢ sobremodo limitada pela baixa densidade de energia dos
acumuladores. O motor pode ainda fornecer torque adicional durante
subidas e quando for exigido do veiculo um rapido aumento de velocidade
(GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007; ZENG, 2009).

Com esta configuracdo, o fluxo de poténcia do motor & combustao
até as rodas permanece inalterado. Outra vantagem é a de que os
componentes relacionados ao sistema hidraulico podem ser inseridos no
veiculo sem a necessidade de se efetuar modificagGes consideraveis na
estrutura original. No entanto, uma vez que o sistema hidraulico ¢ ligado
as rodas pelo eixo cardan, a velocidade da bomba/ motor € determinada
pela velocidade do veiculo e, por conseguinte, estes componentes podem
operar em regime de baixa eficiéncia (TRAJKOVIC, 2010).

A arquitetura em paralelo pode ser implementada nas
configuragdes pré-transmissdo ou pos-transmissdo. Em uma arquitetura
do tipo pos-transmissao, a bomba/ motor estd acoplada ao eixo de saida
da caixa de transmissdo, enquanto que na configuragdo pré-transmissao,
a bomba/ motor esta acoplado ao eixo de entrada, entre a transmissdo do
veiculo e o motor & combustao.

A arquitetura paralela pds-transmissdo ¢ mais facil de
implementar, pois ndo sdo requeridas modificacdes para o motor a
combustdo e caixa de transmissdo. A bomba/ motor ¢ acionada por meio
de um redutor mecanico de velocidade. Quando o redutor dispde de
somente uma relacdo de transmissdo, a bomba/ motor precisa operar em
uma ampla faixa de velocidades, o que reduz a eficiéncia total do sistema
hidraulico em comparagio aos mecanismos de transmissao que trabalham
com varias velocidades. O funcionamento da bomba/ motor pode requerer
uma embreagem nas condi¢des de rodagem em alta velocidade e naquelas
em que o torque auxiliado pelo sistema hidraulico ndo € necessario.

A configuragdo pré-transmissdo exige alteracdes estruturais no
sistema de transmissdo convencional. As modifica¢gdes incluem uma
interface mecanica entre o motor a combustdo e a caixa transmissdo e,
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possivelmente, um sistema de controle dedicado. Como a velocidade de
funcionamento da bomba/ motor ¢ maior do que a velocidade do motor a
combustdo, geralmente ¢ incluido um redutor mecanico no sistema.
Contudo, a relagdo de transmissdo ¢ menor do que a relagdo usada na
configuragdo pds-transmissdo. Considerando que a velocidades altas o
veiculo opera com relagdes de transmissdo menores, a velocidade da
bomba/ motor ndo alcanga valores muito elevados. Em consequéncia, ndo
ha necessidade de embreagem nas condi¢des de excesso de velocidade
(DROZDZ, 2005).

Na configuracdo em série de um hibrido-hidraulico, o motor a
combustdo ndo ¢ ligado mecanicamente as rodas. Apenas o motor
hidraulico fornece a poténcia de propulsdo. O motor & combustio esta
ligado a bomba/ motor e assim, a energia mecanica pode ser diretamente
convertida em energia potencial armazenada nos acumuladores
hidraulicos. Quando a pressao do acumulador atinge o seu limite superior,
o motor a combustio ¢ desligado e o veiculo passa a ser movido pela
energia fornecida pelo acumulador. A Figura 3 ilustra o esquema de uma
arquitetura em série de um sistema hibrido-hidraulico.

Figura 3. Esquema de sistema hibrido-hidraulico com configuragdo em série.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A disposi¢do em série requer dois conjuntos de bomba/motor.
Nesta configuragdo sdo obtidos melhores resultados de reaproveitamento
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de energia e reducdo do consumo de combustivel em comparagdo com a
configuragdo paralela (GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007). O arranjo
dos componentes em série possibilita ainda que a bomba/ motor seja
instalada nas proprias rodas do veiculo, o que viabiliza que o controle de
torque da roda seja individualizado (TRIVIC, 2012). Isto significa que
nesta solugdo, a poténcia de saida do motor a combustdo ndo necessita ser
equivalente a demanda de carga, e também que a rotagdo do motor a
combustdo ndo precisa coincidir com a velocidade das rodas. Esta
caracteristica, ainda que transitoria, possibilita um gerenciamento
otimizado do sistema como um todo. Em contrapartida, a eficiéncia do
sistema em série estd fortemente ligada a eficiéncia do sistema
hidrostatico e a quantidade de conversdes de energia efetuadas desde o
motor & combustdo até as rodas do veiculo (TRAJKOVIC, 2010).

A combinag@o entre as configuragdes série e paralelo pode ser
alcangada com o uso de um trem de engrenagens planetarias, que exerce
a funcdo de divisor de poténcia (power-splif) e permite extrair as melhores
caracteristicas de cada configura¢do. Embora este tipo de solu¢do possa
ser implementado indistintamente em sistemas hibridos-elétricos ou
hibridos-hidraulicos, até o presente momento apenas na versdo elétrica
foram demonstrados bons resultados. A principal vantagem é que as
velocidades do motor a combustdo, gerador ¢ motor elétrico podem ser
dissociadas, o que permite maior liberdade no controle do mecanismo. A
arquitetura série-paralelo é um conceito de sistema hibrido mais
avancado, do ponto de vista de complexidade mecénica e sofisticagdo do
sistema de controle.

Na arquitetura  hibrida-elétrica  série-paralelo  mostrada
esquematicamente na Figura 4, a poténcia do motor & combustio é
dividida entre o eixo mecanico e o gerador elétrico. A poténcia do eixo é
transmitida via trem de engrenagens planetarias para o diferencial, e deste
para as rodas do veiculo. O motor elétrico, por sua vez, também ¢
acoplado ao eixo de acionamento. Com esta forma de ligagdo, o motor
elétrico pode fornecer ou receber poténcia mecénica oriunda do veiculo.
O dispositivo de armazenamento de energia atua como uma memoria
intermediaria, alimentando o motor ou aceitando carga do gerador. Em
velocidades muito baixas, o veiculo funciona no modo elétrico, com o
motor & combustio desligado, e utiliza apenas a energia proveniente da
bateria. Quando o limite de velocidade do modo elétrico € excedido, o
motor & combustao € ativado e uma parte da poténcia ¢ transferida através
do trem de engrenagens planetarias para o eixo de acionamento. A
poténcia remanescente ¢ utilizada para gerar eletricidade, que ¢
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posteriormente usada para alimentar o motor elétrico. A divisdo de
poténcia entre a parte mecanica ¢ a elétrica depende da velocidade do
veiculo e da carga do eixo. Em baixas velocidades, o sistema se comporta
como um hibrido em série, com a maior parte da poténcia de acionamento
sendo transmitida pelo motor elétrico. Com o aumento da velocidade e/ou
da carga, a parcela de poténcia proveniente da mecénica aumenta,
assemelhando-se a um sistema paralelo. Em altas velocidades, a
transferéncia de energia depende basicamente do motor a combustdo. A
utilizagdo do gerador elétrico para recarregar a bateria ¢ limitada nesta
condi¢do (DROZDZ, 2005; GRAMMATICO; BALLUCHI; COSOLI,
2010; TRAJKOVIC, 2010).

Figura 4. Arquitetura hibrida elétrica série-paralelo.
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Fonte: GRAMMATICO et al. (2010), com alteracGes.
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3. INTRODUCAO E MODELAGEM MATEMATICA DO
SISTEMA HIBRIDO HIDRAULICO-PNEUMATICO

3.1. CONSIDERACOES GERAIS

Neste Capitulo s@o descritas as equacdes que compoe a modelagem
matematica do sistema hibrido. O modelo inclui as areas de controle,
hidraulica, pneumatica, eletromecanica e térmica, em uma plataforma de
simulacdo baseada em MATLAB/ SIMULINK, e permite a analise das
variaveis sob diferentes condi¢cdes de conduc¢do do veiculo. A
implementacdo do modelo do sistema hibrido com a ferramenta
MATLAB/ SIMULINK facilita a organizagao dos diversos subsistemas e
o desenvolvimento do projeto do sistema de supervisio e controle.

Para organizar o trabalho, o Capitulo esta dividido em duas partes
principais. A primeira, descrita na Se¢do 3.2, apresenta o conceito e
explica o funcionamento do sistema hibrido hidraulico-pneumatico. A
segunda parte, apresentada nas Secdes subsequentes, refere-se a
modelagem matematica dos componentes.

A Secao 3.3, portanto, trata da modelagem dinamica do veiculo,
onde a 2.* Lei de Newton ¢ aplicada a estrutura ¢ a cadeia de transmissdo
mecanica do veiculo, bem como a interface hidraulica que compde o
subsistema de frenagem regenerativa. Para modelar o sistema motriz e,
desta forma, poder calcular o consumo de combustivel e a eficiéncia do
motor a combustdo interna, utiliza-se o0 mapa de consumo especifico de
combustivel (BSFC — brake specific fuel consumption) do veiculo obtido
de dados experimentais. A Se¢do 3.4 descreve a modelagem do sistema
hidraulico. Por meio da aplicagdo da equagdo da conservagdo da massa,
da equacdo da conservacdo da quantidade de movimento aplicada a
corpos rigidos, da equacdo da energia e da equagdo de estado de Benedict-
Webb-Rubin (BWR) aplicada para gases reais sdo gerados os modelos
dos principais componentes, a saber: bomba, motor, acumulador
hidraulico e valvulas. Seguindo procedimento semelhante, na Se¢do 3.5
sdo modelados os principais componentes do sistema pneumatico:
compressor e reservatorio de ar comprimido. Entretanto, para modelar o
comportamento do ar comprimido foi usada a equagdo de estado de
Beattie-Bridgeman, que contém uma quantidade reduzida de parametros
empiricos se comparada a equacdo de BWR, a fim de reduzir a
complexidade do modelo e o tempo de simulagdo. A Se¢do 3.6 trata da
conceituacdo de estado de carga (SOC) no ambito dos dispositivos de
armazenamento hidraulico e pneumatico.



66

Em complemento aos modelos descritos no Capitulo 3, no
Apéndice A, Segdo A.l, é realizado o dimensionamento preliminar do
acumulador, baseado no principio de que este sera utilizado como fonte
de energia. Para tanto, sdo utilizadas as relagdes de transformagdo de
gases ideais para fundamentar o desenvolvimento matematico mostrado.
A Seg¢do A.2 apresenta o dimensionamento da bomba/motor e acumulador
hidraulico, admitindo como critério de selegdo de componentes o torque
de frenagem gerado pela bomba ¢ a quantidade de energia que pode ser
armazenada durante o processo de frenagem do veiculo.

3.2. DESCRICAO DO SISTEMA HIBRIDO

O conceito geral do sistema hibrido proposto esta ilustrado na
Figura 5. Por meio de uma disposi¢do em paralelo pos-transmissao dos
elementos, o eixo cardan de transmissdo de poténcia do veiculo esta
acoplado ao sistema hidraulico, que por sua vez, aciona o sistema
pneumatico. O eixo cardan ¢ acoplado ao eixo de acionamento da bomba/
motor (1P) por meio de uma embreagem e um redutor mecanico de
velocidade, com relagdo de transmissdo fixa, iy. O sistema hidraulico é
composto basicamente pela bomba/ motor (1P), motor hidraulico (1A),
dois ou trés acumuladores hidraulicos (1Z1)* valvula direcional
proporcional (1V1) e outros componentes hidraulicos e sensores
utilizados como elementos auxiliares do circuito. O compressor de ar (2P)
esta diretamente acoplado ao eixo do motor (1A). Este circuito, bem como
seu principio de funcionamento, tem seu pedido de patente registrado no
INPI sob o numero BR1020150329636 (BRAVO; DE NEGRI;
OLIVEIRA JUNIOR, 2015).

A desaceleragdo do veiculo ¢ obtida pelo torque produzido pela
bomba/motor (1P) durante os eventos de frenagem regenerativa. A
energia de saida da bomba/motor é convertida em energia potencial
durante o carregamento dos acumuladores (1Z1) e/ ou em energia
mecanica pelo motor hidraulico. Devido ao leiaute simplificado do
circuito, a perda de carga do sistema hidraulico pode ser considerada
desprezivel. O torque da bomba/motor é dependente do seu deslocamento
volumétrico e da pressdo no circuito hidraulico. A pressdo do circuito
hidraulico depende do estado de carga (SOC) dos acumuladores, do

4 Nas simulagdes com um veiculo de 19 ton. foram utilizados dois acumuladores,
enquanto que nas simulagdes com um veiculo de 40 ton., foram utilizados trés.
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deslocamento volumétrico do motor (1A), do torque exigido pelo
compressor (2P) e da pressdo maxima ajustada na valvula de alivio (1V2).

Figura 5. Diagrama do sistema hibrido hidraulico-pneumatico com configuragdo

paralela pds-transmissao.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Legenda:

OM: Motor a combustdo interna
1P: Bomba/motor

2P: Compressor de ar alternativo
1A: Motor hidraulico

1Z1: Conjunto de acumuladores tipo
bexiga de alta pressdo

1Z2: Reservatorio hidraulico de baixa
pressao

271: Reservatorio de ar
comprimido

1S1 e 2S1: Transdutores de
pressdo

1V1: Valvula direcional
proporcional 2/2

1V2,2V1, 2V2: Valvulas de
controle de pressao

1V3: Valvula direcional 3/3
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Os transdutores de pressao (1S1) e (2S1) monitoram a pressdo do
fluido hidraulico e ar comprimido, respectivamente, e seus sinais sdo
usados no processamento das fungdes logicas do sistema de superviséo e
na realimentacao das malhas de controle do sistema hibrido.

O torque gerado pela bomba/motor deve ser proporcional a
intensidade de frenagem determinada pelo condutor do veiculo nas
desaceleracdes que objetivam a reducdo de velocidade ou parada total do
veiculo. O controle do deslocamento volumétrico variavel da
bomba/motor possibilita que o torque seja ajustado de acordo com as
condi¢des de trafego, o que confere uma transi¢do suave durante a
frenagem ou durante as fases de aceleragdo auxiliadas pelo sistema
hibrido.

O sistema hibrido pode recuperar energia sob duas condigdes: (1)
durante uma desacelerag@o, quando o objetivo do condutor é o de reduzir
a velocidade ou parar o veiculo; e (2) ao descer uma estrada em declive.
Nesta segunda situagdo, o objetivo é o de manter a velocidade do veiculo
em um valor de referéncia pré-definido. Estas duas condi¢des sdo tratadas
pelo sistema de supervisio como MODO DE FRENAGEM 1 e 2,
respectivamente. Os freios convencionais a fricgdo, também
denominados de freios de servigo, podem atuar simultancamente a
medida em que o torque produzido pela bomba/motor torne-se menor do
que o torque necessario para a frenagem. Nas situagdes de frenagem
intensa, a embreagem eletromagnética do sistema hibrido, que conecta o
circuito hidraulico, ¢ desacoplada e a frenagem ¢ controlada
exclusivamente pelos freios de servigo.

Na auséncia de condigdoes geograficas ou de trafego que
possibilitem a produgdo de ar por meio de frenagens, faz-se necessario
utilizar o motor a combustdo interna (OM) como fonte de poténcia do
sistema hidraulico que comanda o compressor de ar. Esta condicdo,
denominada de MODO DE CARREGAMENTO 1, pode ocorrer se a
pressdo do ar tornar-se menor do que a pressdo minima recomendada para
o sistema de freio ou para o sistema de suspensdo do chassi. Nesta
situacdo, o veiculo assemelha-se a um veiculo comercial comum, que
utiliza geralmente uma transmissdo por correias para acionar o
compressor de ar. Com esta configurac@o € possivel eliminar o sistema de
produgdo de ar convencional, uma vez que o sistema hibrido ja cumpre
esta fungdo. Além disso, o compressor serd ligado somente quando a
pressdo do ar comprimido alcangar o limite inferior de pressdo, definido
no sistema de supervisdo. A principal desvantagem provém da possivel
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reducdo de eficiéncia do processo de producao de ar que ocorre devido as
etapas adicionais de conversao de energia, provenientes do acionamento
indireto do compressor.

A condic¢do de trabalho do sistema hibrido, denominada MODO
DE CARREGAMENTO 2, ocorre quando a pressio do sistema
pneumatico se torna baixa, a semelhanca do modo de carregamento 1.
Contudo, neste modo, o estado de carga dos acumuladores ¢
suficientemente alto para promover o acionamento do compressor de ar
via motor hidraulico. Quando a pressdo dos acumuladores alcanga um
patamar minimo, a valvula (1V3) é fechada e o sistema de supervisdo
altera o atual modo de operag@o caso a pressdo do ar seja novamente
reduzida a um valor abaixo do minimo estipulado.

A energia acumulada no reservatorio de ar comprimido pode ser
usada nos circuitos auxiliares do veiculo, como por exemplo, para
eliminar do efeito de atraso que ocorre nos motores diesel turbinados. Esta
op¢do, ndo utilizada nos veiculos convencionais, pode ser implementada
pelo uso do ar comprimido proveniente do processo de regeneragdo, o
qual ¢ injetado diretamente nos cilindros do motor a combustdo nos
periodos de baixa frequéncia rotacional do turbocompressor a fim de
aumentar a quantidade da massa de ar e, por consequéncia, a poténcia
gerada. De igual modo, a energia armazenada nos acumuladores pode ser
empregada como fonte de poténcia para produgdo de ar comprimido ou
para auxiliar o motor a combustdo no esforco de tracdo durante a
aceleragdo do veiculo. No entanto, a Ultima opgdo torna-se relevante
numa condi¢ao de trafego urbano, onde os eventos de partida e parada do
veiculo ocorrem com grande frequéncia.

Em decorréncia das caracteristicas inerentes dos sistemas
hidraulicos e pneumaticos, estes normalmente operam sob condigdes
operacionais bastante distintas. Por exemplo, um sistema hidraulico
opera, em média, entre 15 a 42 MPa. A pressdo de um compressor de ar
do sistema de freios, por sua vez, pode atingir valores de até 1,2 MPa,
sendo que a pressdo média dos circuitos pneumaticos situa-se entre 0,8 e
1,2 MPa (BENDIX, 2009; BLOCH, 2006). Por outro lado, a vazio
volumétrica de um compressor ¢ geralmente bem maior do que a usada
num circuito hidraulico. Esta diferenga gera uma certa equivaléncia de
poténcia na interface entre o motor hidraulico e o compressor de ar e cria
condi¢des favoraveis para a sele¢do de um compressor de maior
capacidade volumétrica, o que resulta em uma maior producdo de ar
comprimido durante a regeneragdo, a0 mesmo tempo que possibilita o uso
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de um motor hidraulico de tamanho reduzido, o que beneficia a eficiéncia
do sistema de recuperacgdo de energia e reduz o peso do equipamento.

3.3. MODELAGEM DO VEICULO

Para representar a dindmica do veiculo foram adotadas equagdes
classicas da mecanica que consideram o veiculo um corpo rigido. O
modelo empregado, apesar de simplificado, possibilita quantificar as
diversas formas de resisténcia ao movimento e a inércia das partes para
que, em funcdo das condi¢des geograficas e de condugdo do veiculo,
sejam calculados o consumo de combustivel e a eficiéncia do sistema
motriz.

Foi selecionado um veiculo da série VOLVO FH, EURO 5 para
definir os dados do modelo. A carga total foi estipulada arbitrariamente
em 19 ou 40 toneladas, dependendo das condigdes de teste. Os dados do
motor utilizado foram mantidos iguais ao do veiculo original da série FH,
com motor Diesel V6, de 12,8 L, poténcia nominal de 309 kW (420 cv)
entre 1400-1900 rev/min e 2.100 N.m de torque entre 1000-1400 rev/min.
O mapa de eficiéncia térmica (dado em funcao do torque e da frequéncia
rotacional’) do motor & combustdo foi fornecido pela empresa Volvo,
assim como outros pardmetros usados no modelo foram extraidos de
relatérios de engenharia de uso interno da empresa.

3.3.1. Dinamica do veiculo e perdas de energia

A quantidade de energia mecanica consumida por um veiculo
quando este trafega depende dos seguintes fatores (GUZZELLA e
SCIARRETTA, 2007, SANDBERG, 2001):

= Das perdas aerodinamicas;

= Das perdas decorrentes da resisténcia de rolamento;
= Dainclinagio da pista;

= Da energia dissipada pelos freios;

= Da resisténcia mecanica resultante dos varios elementos
internos do veiculo sujeitos ao atrito (caixa de cambio,

3 Em diversas partes do texto foram adotadas unidades 1/min, rev/min e bar ao invés
de utilizar unidades no SI para representar as variaveis vazao, frequéncia rotacional e
pressdo, respectivamente, em decorréncia das unidades citadas serem mais
frequentemente utilizadas em normas, literatura técnica e catalogos comerciais.
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eixo cardan, diferencial, mancais de rolamento,
periféricos etc.).

Por questdes de simplificagdo, ndo foram incluidos os modelos dos
dispositivos auxiliares, como bomba de lubrificagdo, ventoinha de
resfriamento do motor, bomba de combustivel, alternador etc., por
considerar pequena a quantidade de energia envolvida no acionamento
desses periféricos em comparagdo a energia total que flui através das
rodas, sistema de propulsdo e transmissdo do veiculo.

A energia mecanica de um veiculo ¢ armazenada sob a forma de
energia cinética quando o veiculo estd em movimento e sob a forma de
energia potencial quando o veiculo atinge altitudes mais elevadas. A
posicdo x,.;, velocidade wv,,; e aceleragdo v,,; do veiculo sdo
determinadas pelo principio fundamental da dindmica, que afirma que a
forca resultante aplicada em um corpo rigido ¢é igual a taxa temporal de
variacio do seu momentum linear®, considerando um sistema de
referéncia inercial, ou seja,

]v(eq) ) dvvei (1)

Fe—Fy—Fg —Fpg — Fpp + F;; :mv(1+mvrwz ar
onde F; ¢ a forca de tracdo gerada pelo motor a combustao interna, F, € a
resisténcia aerodinamica, Fg € a resisténcia de rolamento, Frp ¢ a forca
produzida pelo sistema de frenagem regenerativa, Fpp representa o
esforgo de frenagem gerado pelos freios do veiculo e F;; € a for¢a induzida
pela gravidade que atua quando o veiculo se desloca por vias com
inclinagdo. O sinal positivo de F;; indica que o veiculo se desloca no
sentido descendente, ou seja, tp;sq > 0 (Figura 6). A forga de inércia F;
induzida pela massa do veiculo e dos elementos rotacionais é mostrada a
direita da igualdade da eq. (1), onde J;0q) € a inércia rotacional, que inclui
a inércia das partes rotativas, 1y, € o raio efetivo das rodas e m,, ¢ a massa
total do veiculo, reboque e carga.

As resisténcias devidas aos atritos aerodindmico e de rolamento
podem ser representadas, respectivamente, por (GUZZELLA e
SCIARRETTA, 2007; KIENCKE e NIELSEN, 2000)

6 Por questdes de simplificagdo, a expressdo que descreve 2* Lei de Newton serd
denominada somente de equacdo do movimento.
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1 .
FA = E Par (xvei)z Af CD,A (2)

Fr =m, g Cg cos Apista » (€))

onde Ay € a drea frontal do veiculo, p,, € a massa especifica do ar, Cp 4 €
o coeficiente de arraste aerodindmico, Cp é o coeficiente de atrito de
rolamento e « ¢ o angulo de inclinagdo da pista.
A forca induzida pela gravidade que atua sobre o veiculo pode ser
modelada por
Fz =m, g sen Apista » “4)

onde g ¢ a aceleragdo da gravidade.

Durante os episddios de frenagem regenerativa, a bomba/ motor
(1P) funciona no modo bomba e desloca o fluido do reservatdrio de baixa
pressdo (1Z2) para os acumuladores hidraulicos (1Z1). A forca gerada
pela frenagem pode ser expressa por (KUMAR, 2012)

Fpg=——, )

sendo iy e ij as relacdes de transmiss@o do redutor mecanico do sistema
hibrido e diferencial, respectivamente, t,, € o torque gerado no eixo da
bomba € 1, € a eficiéncia mecénica da bomba.

Figura 6. Forcas desenvolvidas num veiculo desacelerando em declive.

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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A inércia equivalente J,,(¢q) € dada pela soma das inércias do motor
diesel, das transmissdes, do eixo cardan, das rodas e de outros elementos
rotativos presentes ao longo da linha de transmissdao do veiculo, isto é
(GILLESPIE, 1992; GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007, LEAL,;
ROSA; NICOLAZZI, 2012),

]v(eq) :]w+iD2 (]T+iT2]e): (6)

onde J,, ¢ o momento de inércia das rodas, /; ¢ 0 momento de inércia da
caixa de transmissdo e diferencial e J, ¢ o momento de inércia do motor
a combustdo interna. A relacdo da caixa de transmissdo do veiculo i
aparece quadraticamente nesta expressao. Dessa forma, quando a relagio
final’ de transmissdo assume valores maiores, a influéncia dos elementos
rotativos sobre a dinamica do veiculo pode se tornar substancial, ndo
podendo, normalmente, ser omitida da modelagem (GUZZELLA e
SCIARRETTA, 2007).

A energia e a poténcia resultante sobre o veiculo durante o trajeto
sem a interven¢do dos freios sdo calculadas, respectivamente, por

. dv. .
e it [ S ()
v'w
1

—m, g sena + 2 Par (Wpei)® Ar Cpa ™

+m, g cosa CR] Vye; dt

_ Wyei Jv(eq) 1 3
Pvei =My, Vyei dzm (1 + My T2 + E Par Vyei Af CD,A -

My, g Vyei SEN & + My, g Vyye; cOSA Cg

®)

Se o resultado da eq. (7) for positivo, entdo o motor a combustio
deve fornecer energia para o veiculo. Quando o resultado é negativo,
entdo ha energia disponivel para regeneracéo. Durante os periodos em que
ocorre movimento no sentido descendente ou naqueles em que a
desaceleracdo do veiculo ¢ capaz de fornecer energia suficiente para
superar as perdas aerodinamicas e de rolamento e as resisténcias do
sistema de propulsdo (perdas por atrito do trem de poténcia, a energia

7 A relagdo de transmissdo final é dada pelo produto das relagdes da j-ésima marcha
da caixa, do diferencial e do par de engrenagens do redutor de roda.
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consumida pelos equipamentos auxiliares, etc.), o sistema de injecdo
eletronica interrompe o suprimento de combustivel (GUZZELLA e
SCIARRETTA, 2007). Nesta situacao, a embreagem do sistema hibrido
¢ acoplada (e a embreagem da caixa de transmissdo do veiculo ¢
desacoplada) e a poténcia do eixo cardan ¢ transmitida para a
bomba/motor que converte a energia mecanica em energia hidraulica,
para posterior transformag¢do em energia pneumatica nos acumuladores e
reservatorio de ar, conforme ilustra a Figura 7.

Figura 7. Identificag@o das variaveis do veiculo hibrido durante episodios de
frenagem regenerativa.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Aplicando novamente a equagdo do movimento ao veiculo quando
o sistema hibrido ¢ ativado, isto é, quando a embreagem apds o motor a
combustdo esta desacoplada, obtém-se

—Tplyip—Tpg — (Fa+ Fr — Fg) 1,y

5 ©

(]v(eq) + my rwz) dwp p
=ML PP, +C, D, Ap,

iyip dt iyip
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sendo
Wp
w,, = (10)

—
5789))

onde tz5 € o torque de frenagem gerado pelo freio de servigo ou freio
motor, ir € a relagdo de transmissdo do veiculo, w, € a velocidade
angular, B), € o coeficiente de atrito viscoso e C ,, € 0 coeficiente de atrito
de Coulomb da bomba/motor (e redutor).

Uma vez que ocorre o desacoplamento da caixa de transmissao do
veiculo, o0 momento de inércia equivalente passa a incluir somente os
elementos rotacionais localizados anteriormente ao motor a combustao®.

3.3.2. Estimativa de consumo de combustivel

Nesta Secdo sdo apresentadas as equagdes utilizadas para estimar
a eficiéncia do motor & combustdo interna e o consumo de combustivel
do veiculo. Uma das formas mais comuns usadas no contexto de sistemas
hibridos consiste em, por intermédio de um mapa de desempenho do
motor, estimar o consumo de combustivel em fun¢do de sua regido de
operacdo. A andlise ¢ feita num regime quase estitico em que,
normalmente, o veiculo é submetido a trafegar em determinados trajetos
e sob condigdes de trafego bem definidas. Este tipo de abordagem,
geralmente normalizada por padrdes internacionais, normalmente
proporciona uma estimativa satisfatéria de consumo do veiculo (FENG e
HUANG, 2012). O mapa adotado fornece o consumo especifico de
combustivel (BSFC)? como fung¢io da velocidade angular w, € do torque
7.. Condigdes transientes, tais como a inje¢do de combustivel e a atuagdo
do turbo-charge, sdo desconsiderados neste tipo de andlise. O mapa
comercial do motor do veiculo VOLVO usado no modelo, da Série FH de
420 cv, esta ilustrado na Figura 8.

Para determinada velocidade do motor a combustio interna, o
torque do motor € aproximadamente uma fun¢do linear da posi¢do do
acelerador (pequenas ndo-linearidades estdo presentes devido as
caracteristicas do pedal do acelerador, porém, sdo desprezadas no
modelo) (KIENCKE e NIELSEN, 2000; PFIFFNER, 2001).

8 A inércia do eixo cardan e do diferencial ndo foram incluidos no calculo da inércia
equivalente.
° Brake specific fuel consumption (BSFC)
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Figura 8. Mapa do motor: Volvo série FH.

MOTOR D13C—-EURO 5/ EEV
BSFC [g/ kWh]
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Poténcia [hp] Torque Nm
590 T T
560 Curvas de
poténcia
530 —_
4
500 // \
470 / \
440
410 |- Curvasde \ 2600
280 torque \ \ 2400
350 I' \\ 2200
320 \\ 2000
290 1800
260 A( 1600
J

230 V4 \ 1400
200 ) 1200
170 / Eeongmi w=1540'hp
140 500/hp
e e0lh

80 P

s0 - 420lhp

600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
Velocidade do Motor [rev/min]

Fonte: Volvo Veiculos.

O BSFC ¢ uma medida expressa em g/kWh (ou em g/J no SI)
utilizada para comparar diretamente a eficiéncia de consumo de
combustivel entre diferentes tipos de motores a combustdo interna, nos
quais a varidvel de saida deve ser a poténcia mecanica do eixo de
transmissdo. O consumo especifico de combustivel é definido pela
relagdo entre a vazao massica consumida de combustivel s [em g/s] e a
poténcia mecanica do motor P, [em W], isto ¢,

e, m
BSFC= —L=—L_ (11)
e TE (‘)e
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Nao obstante a eq. (11) ndo modelar a dinamica do motor, este tipo
de representagdo possibilita a redugdo da complexidade computacional e
permite uma rapida analise do desempenho do motor e o uso de simulagéo
em tempo real (DEPPEN et al., 2010).

O consumo especifico de combustivel expresso como fungdo da
energia do veiculo, em kg/J, determina a quantidade de combustivel
consumida em relagdo a energia total acumulada no veiculo e dispositivos
de armazenamento do sistema hibrido, e pode ser calculado por

[ g dt

_ ) 12
[P, dt+E4 + Eqe (12)

be

onde 7h; € a vazdo massica de combustivel, P, € a poténcia do motor a
combustdo interna e E,,- e E, . sdo as energias absorvidas no reservatorio
de ar e acumuladores hidraulicos, respectivamente.

Tal relagdo pode ser til para comparagdo de consumo de
combustivel entre veiculos hibridos e ndo-hibridos uma vez que a energia
recuperada sera reaproveitada durante a conducdo pelo proprio veiculo.

3.3.3. Balango de poténcias

A Figura 9 ilustra os elementos mais relevantes usados no balango
de poténcia de um veiculo hibrido-hidraulico com configuragéo paralela.
As perdas de poténcia mostradas na figura sdo:

- Perdas geradas na caixa de transmissdo 1 e diferencial np. A
eficiéncia de sistemas de transmiss@o automotivos por engrenagens situa-
se na faixa entre 0,95 e 0,97 (GUZZELLA e SCIARRETTA, 2007).

- Perdas geradas por dispositivos auxiliares (geracdo de energia
elétrica, direg¢do hidraulica, bomba de combustivel, bomba de 6leo, etc.)
e embreagem, representadas pela eficiéncia n,. Estima-se que o uso dos
dispositivos auxiliares seja responsavel por um percentual entre 5 e 7%
do consumo total de veiculos comerciais (PETTERSSON e
JOHANSSON, 2006).

- Perdas geradas no motor a combustdo, representadas pela
eficiéncia termodinamica 7,.

- Perdas causadas pelo redutor mecanico que acopla o sistema
hidrostatico 1.
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Figura 9. Representacgdo das eficiéncias na linha de transmissdo de um veiculo
hibrido-hidraulico com configuragdo paralela.

Redutor do Tp/m» Pp/m _

T sistema hibrido
Auxiliares ¢ -I |
embreagem i —=
HH
. (L] Ty, Wy
Motor O0M a iT T
de R
— [
Fluxo de Poténcia
N5 Me Te» We tr@r ip,Mp

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A poténcia demandada pelo motor a combustdo, em termos de
consumo de combustivel, pode ser expressa por (WONG, 2001)

onde Py ¢ a poténcia associada ao consumo de combustivel, PCI ¢ o poder
calorifico inferior do combustivel, e € o escorregamento longitudinal das
rodas e 715 € a eficiéncia do processo de conversdo de combustivel no
motor.

O escorregamento longitudinal ¢ calculado pela diferenca entre a
velocidade periférica da superficie da roda em comparagdo com a
velocidade entre o eixo do veiculo e a superficie da pista, ou seja,

S Y (14

Vypei

A eficiéncia do motor 1, pode ser calculada por

Ne = (15)

Fe
Py

Portanto, a poténcia efetiva disponivel nas rodas, oriunda do trem
de poténcia e sistema motriz do veiculo, pode entdo ser calculada por



Py
s
Ne Nt Na Mp

P,
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(16)

Os valores dos coeficientes e parametros de projeto usados no
modelo do veiculo estdo listados na Tabela 2.

Tabela 2. Valores dos coeficientes e parametros de projetos usados na

modelagem do veiculo.

Parametros do Veiculo

Parametro Valor
]v(eq) 2 kg mZ
Je 1kgm?
m, 19tor/ 40ton
T 0,5m
PCI (diesel) 42.944k]/kg
Af 8 lTl2
Cp.a 0,79
Cr 0,011
Ul 0,99
nr 0,91
Mp 0,95
Ny 0,96
Par 1,2928 kg/m3
g 9,81 m/s?
iy 1,75
in D,/D,, =6/17
ip 3,41
e 0,01
Apista 3°

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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3.4. MODELAGEM DO SISTEMA HIDRAULICO

3.4.1. Modelagem do Sistema Hidrostatico

A vazao da bomba ¢ uma fung¢io nao-linear da velocidade angular
do eixo e do deslocamento volumétrico quando as perdas volumétricas e
mecanicas sdo incluidas no modelo. O escoamento em restri¢des,
vazamentos internos e a compressibilidade do fluido causam a reducdo da
vazdo efetiva de bombas e motores hidraulicos MCCANDLISH e
DOREY (1984). Da mesma forma, o torque decorrente de atrito viscoso
e do atrito de Coulomb sempre estdo presentes no funcionamento de
bombas e motores, ¢ por essa razdo, ndo podem ser ignorados na
representagdo matematica dos componentes. As equagdes (17) a (21)
descrevem a vazdo e o torque dos modelos a parametros concentrados
utilizados na analise do sistema (GOSAL, 2004; VON LINSINGEN,
2008).

A vazio volumétrica na saida da bomba/ motor!? (1P) e na entrada
do motor (1A), pode ser calculada, respectivamente, por:

Csp Dy Ap D, Ap wy, 1+e,
qu, = D, €, w, — — - (V + ) (17)
P p <p “p 1 B, Tp 2
e
Cs u D A D,, Ap w 1+¢
qQVm = Dy, € w0 + S‘mﬂm p+ mﬁp m(Vrm+ 2m>, (18)
e

onde &,/, [adim] € o pardmetro que representa a relagdo entre o
deslocamento varidvel parcial e o deslocamento volumétrico maximo da
bomba ou motor, D, /, € 0 deslocamento volumétrico da bomba ou motor
(volume geométrico) [m’/rad], w,/m € a velocidade angular [rad/s], Ap ¢
a diferenca de pressdo [Pa], 4 ¢ a viscosidade dindmica [N.s/m?], Cs ,/m
¢ o coeficiente de vazamento [adim] e [, ¢ o moddulo de
compressibilidade do fluido [Pa]. As principais variaveis usadas nos
modelos do sistema hidraulico estdo identificadas na Figura 10.

10 A fim de simplificar a representagdo das varidveis, o indice subscrito que representa

[T}

a bomba/ motor esta sendo identificado pela letra “p
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Figura 10. Identificacdo das variaveis usadas nos modelos do sistema
hidraulico.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

. é obtido pela relagdo entre o espago morto ¢ o volume
geométrico associados ao movimento do pistdo (cilindrada) durante um
ciclo parcial de trabalho (da regido superior até a inferior, por exemplo) e
pode ser calculado por

v
Vrzﬂ' (19)

Vgeométrico
O torque desenvolvido no eixo da bomba ou motor podem ser

calculados, respectivamente, por (GOSAL, 2004; MCCANDLISH e
DOREY, 1984; VON LINSINGEN, 2008)

T, =Dy e, Ap+ Cy » u Dy wp + Cr , Dy Ap (20)
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Tm = D &m Ap — Gy, U Dy Wiy — C, Dy Ap, 2n

onde Cy p/m € 0 coeficiente de atrito viscoso [adim] e Cf p/m € O
coeficiente de atrito de Coulomb [adim].

Foram adotados modelos de 1.* ordem com ganho unitario para
representar a dindmica do deslocamento angular do prato da bomba/motor
e do motor hidraulico, sendo t,p = 0,14 s e 714 = 0,055 s as constantes
de tempo da bomba e do motor, respectivamente, usadas no modelo
(SAUER-DANFOSS, 2012), conforme representacdo mostrada na Figura
11, onde E(s) é o sinal de erro e D(s) o sinal gerado na saida do
controlador C(s).

Figura 11. Diagrama de blocos das fungdes de transferéncia da dinamica de 1.*
ordem da bomba e motor.

Bo [ D) 1/tep & (s)
- ! (S) " s+ 1/T1p >

Controlador

E (s) &) D) 1/744 &m (5)
S+1/T1A

Controlador

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

O modelo representado pelas equagdes (17) a (21) possui uma
quantidade reduzida de coeficientes derivados das caracteristicas do
componente, os quais podem ser facilmente identificados pelos mapas de
eficiéncia. Tais coeficientes podem ser representados por constantes,
fungoes lineares, ou fungdes de ordem superior. A escolha do grau de
aproximagdo depende da quantidade de dados experimentais disponivel,
da faixa operacional simulada e da exatiddo esperada do modelo.

A bomba e o motor hidraulico utilizados na simulac¢ao sdo do tipo
pistdo axial, de deslocamento volumétrico variavel e controlados
eletricamente por solenoide proporcional. Os dados usados nos modelos
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foram extraidos dos mapas de eficiéncia do fabricante SAUER-
DANFOSS (2012), série 90. Os coeficientes de vazamento C;, atrito
viscoso C,, e atrito de Coulomb C; das equagdes (17) a (21) foram
representados por fungdes lineares devido a quantidade limitada de dados
disponibilizada no catalogo. As expressdes usadas estdo de acordo com a
metodologia proposta em MCCANDLISH e DOREY (1984),
apresentadas a seguir, sendo os subindices A, B, C e D referentes as
condig¢des de testes indicadas na Tabela 3.

Tabela 3. Condicdes de teste para obtencdo dos coeficientes lineares do sistema
hidrostatico.

Condicdo | Velocidade Pressdo Vazio Torque
de Teste

A Wmin Pmin qVs TA

B Wmin Pmax qVp Tp

C WOmax Pmin qvc Tc

D wmax pmax qUD TD

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

O coeficiente de vazamento interno ¢ calculado por

(qua —qup) 1

Cy_pyp=—— 22
Ss—AB D — Pa D ( )
e
(que — qup) 1

Cocp=—""""""—. 23
s—CD Do — Pc D ( )

O valor médio de C; é dado por

Co_pp + Csg
L= s 32 s D. (24)

O coeficiente de atrito de Coulomb ¢ calculado pelas equagdes (25)
a(27),



&4

(g —74) 1
Crjp = ——2 —_ 25)
S48 ps—pa D
e
(tp —7¢) 1
Croecp=—=—— (26)
socp pp—pc D
O valor médio de Cf ¢ dado por
Cr_agg + Cr_
f=fABZfCD' 27
O coeficiente de atrito viscoso ¢ calculado por
Tc— T, 1 in (Cr—cp — Cr—
Cv=( c A)__pmm(fCD fAB)’ (28)
we —wy/ uD U We — Wy

onde D é, genericamente, o deslocamento volumétrico da bomba ou
motor que esta sendo analisado.

As mesmas expressdes podem ser repetidas para obtencdao dos
coeficientes descritos na condi¢ao de deslocamento parcial, por exemplo,
nos patamares 25, 50 e 75% do deslocamento nominal da bomba e motor.
Os valores intermediarios sdo calculados por interpolagdo. As quatro
condi¢des de testes requeridas para determinar os coeficientes lineares
estdo descritas na Tabela 3. Os valores médios dos coeficientes na
condigdo de deslocamento nominal da bomba e motor estdo listados na
Tabela 4.

O torque determinado nas eq. (20) e (21) é usado no modelo
dindmico da bomba e motor. Assim, aplicando a equagdo do movimento
a bomba e ao motor, respectivamente, obtém-se:

dw
Th = Tp = Jeato/v) ;- (29)
e
dw
T = Te = Jgq (m) —¢ + Be e+ 8pc D Cre, (30)

onde J,, € 0 momento de inércia da bomba/ motor € do redutor mecanico
kg m*], Jeqm/c) € 0 momento de inércia do conjugado motor e
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compressor [kg m?], 7. € o torque de acionamento do compressor [N m],
B, € o coeficiente de atrito viscoso do compressor [N m s/rad] € Cr . € 0
coeficiente de atrito de Coulomb do compressor [adim].

Ty € o torque de saida da caixa redutora no lado da bomba, que é
dado por

nmv TW
Ty =

(€2))

ip iy

onde 1, ¢ o torque produzido pelas rodas do veiculo [N m] e n,,, ¢ a
eficiéncia mecanica dos componentes da linha de transmissdo de
poténcia. A relagdo de transmissao (i) do redutor mecénico, que conecta
o circuito hidraulico ao cardan, foi selecionada com o objetivo de
aumentar o torque de frenagem regenerativa e a velocidade da
bomba/motor.

A equacdo de continuidade, aplicada ao sistema hidraulico,
descreve o comportamento dindmico da pressdo. Assim,

Vy dpy
qQVp —qQUm — QVgc — QUgy — qUpy = ﬁ_ T (32)
e

onde, de acordo com a Figura 9, qu, € a vazdo da bomba/motor [m’/s],
qvpy, € a vazdo do motor [m?/s], qu,. € a vazdo de entrada/saida dos
acumuladores [m®/s], qugy € a vazdo de descarga através da valvula de
alivio [m%s], qupy é a vazdo desviada através da valvula direcional
proporcional [m?/s], Vy é o volume de fluido hidraulico [m®] e py € a
pressdo do circuito [Pa].

A vazdo da valvula direcional proporcional (1V1) pode ser
modelada por

Uiv1 1/t
qupy = Kvqyy vV Py — 1), (33)
Uyavi s+ 1/t

onde Uy 1y1 € Ujyy s@o os sinais elétricos nominal e de comando da
valvula [V], T4y, € a constante de tempo [s], Kv4y1 € o coeficiente de
vazdo da valvula [m’/s Pa'?] e p; é a pressdo na linha de retorno do
circuito [Pa].
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O modelo da valvula de alivio (1V2) apresentado a seguir,
possibilita obter a maior parte dos pardmetros da valvula diretamente de
dados de catalogo do fabricante. O modelo relaciona a dependéncia entre
a area de passagem de fluido e a respectiva diferenca de pressdo. A Figura
12 ilustra a relagdo de regime permanente de abertura da valvula. As
limitagdes do modelo estao relacionadas com a abertura da valvula, que é
considerada linearmente proporcional ao diferencial de pressdo, sem
considerar, detalhadamente, o efeito de forgas decorrentes do escoamento
interno, atrito € mola.

Figura 12. Dependéncia entre a drea de passagem da vélvula e a diferenca de
pressao.

A
A (Ap)

Amax

Preg

A

Aleak

—>
v

Dset Pmax Apy
Fonte: Desenvolvido pelo autor

A é4rea de abertura da valvula A(Ap), também definida por
questdes de simplificagdo de area A, pode assumir os seguintes estados:

A(Ap) = Aleak se ApH < Dset s (34)

A(Ap) = Ajear + kry (ApH - pset) se Dser < Apy < Pmax (335)

A(Ap) = Amax se ApH = Pmax » (36)
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sendo
A —A
kRV _ ‘max leak (37)
Preg
[
Preg = Pmax — Pset - (38)

Consequentemente, a vazao pode ser calculada por

S Kvgy A(Ap) Y, |[Apy| sign(Apy) (1/T1v2) (39)
ey s+ 1/t1y, ’
sendo
2
Kvgy = Cpav2 |— (40)
PH
e
Apy = Py — Pr, 41

onde Cp 1y, € o coeficiente de descarga, A(Ap) ¢ a area do orificio em
funcdo da pressdo [m?], A;,qx € @ drea da valvula correspondente a sua
condigdo de maxima abertura, Ajeqy € a drea de vazamento interno, py g4
¢ a faixa de pressao de operagdo [Pa], pse: € a pressdo de abertura, Py ax
¢ a pressdo do circuito na condi¢do de maxima abertura da valvula, py é
a massa especifica do fluido [kg/m?] e 71y, € a constante de tempo da
valvula [s].

A Tabela 4 lista os pardmetros de projeto utilizados nos modelos
do sistema hidraulico utilizado no veiculo hibrido modelado na Se¢do
3.3.1. O deslocamento volumétrico da bomba foi dimensionado com base
na eq. (144) (Secdo A.2) empregando m, = 19 tons Ap = 350 bar,
Apista = 5% Uy = 70 km/h € 7y, = 0,95. O deslocamento volumétrico
do motor hidraulico foi determinado em funcdo da poténcia maxima do
compressor de ar, conforme eq. (66) (Se¢do 3.5.1), empregando D, =
880 cm’/rev, pg, (max) = P2 = 300 bare w, =3000rev/min. O
volume dos acumuladores foi dimensionado com base na eq. (150),
(Se¢do A.2) onde %,; =40km/h, %, =—1 m/s? e Nyp = 0,95. O
volume util admitido para o acumulador foi de 70%. Os demais
parametros, que derivam da escolha comercial destes componentes
principais, foram extraidos de catalogos técnicos e literatura da area.
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Tabela 4. Valores dos coeficientes e parametros de projeto usados no modelo do

sistema hidraulico utilizado no veiculo hibrido.

Parametros do modelo do sistema hidraulico

Parametros Valor
D, 180/250 X 107 m?
Dy, 30 x 107 m3
J, (180 cn) 0,038 kgm?
Jp (250 cn) 0,065 kg m?
]eq(p/red) 0'15 kgm2
Jm 0,023 kg m?
]eq(m/c) 0,173 kgm2
Vy 0,060 m3
v, 64/96 L
Ve p/m 0,12
Po 100 x 10° Pa
my 7.23 kg
Kvg, 1,7 x 107% m?/Pa'/?
Kvyy, 8,279 x 10~ m?3/Pa'/?
Kv,y, 3,4 X 1072 m3/Pal/?
Be 1400 MPa
u 0,054 N.s/m?
Cs p 8,69 x 107°
Csm 571x 107°
Cyp 4,75 x 10*
Com 6,09 x 10*
Cr pjm 0,036
Do 110 X 10° Pa
71p (180/250 cm®) 0,14/ 0,25 s
Tia 0,055s
Tz 50 ms
Dset 330 x 10° Pa
DPmax 350 x 10° Pa
Aleak 1x 10712 m?
Dy 1v2 16 X 103 m
v 46 cSt
On 850 kg/m?
Cp vz 0,7
Ty 40°C

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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O dimensionamento da bomba e motor hidraulico foi determinado
para condi¢des de frenagem do veiculo em declive, devido ao fato de se
obter maior recuperagdo de energia pneumatica nesta condi¢o e resultar
em um sistema hidraulico mais compacto. Por outro lado, devido a baixa
densidade de energia e alta densidade de poténcia dos acumuladores, seu
dimensionamento foi determinado para condi¢des de frenagem no trafego
urbano. Se o dimensionamento dos acumuladores fosse baseado com o
objetivo de armazenar a maior parte da energia regenerada proveniente
do processo de frenagem em rodovias, o volume total requerido indicaria
a necessidade de instalacdo de uma quantidade exagerada destes
componentes, tornando sua implementagdo impraticavel.

3.4.2. Modelo do acumulador

Em sistemas hibridos-hidraulicos o dimensionamento do volume
do acumulador pode ser baseado em sua capacidade de capturar a maior
parte da vazio proveniente da bomba durante os periodos de frenagem do
veiculo com foco no aumento da eficiéncia dos freios regenerativos. Por
outro lado, acumuladores muito grandes acarretam em aumento de peso e
custo para o veiculo, o que por sua vez tende a aumentar o consumo de
combustivel e/ou diminuir a capacidade de carga transportada em
veiculos comerciais.

Uma parcela da energia potencial disponivel no acumulador ¢
perdida durante os ciclos de trabalho devido a transferéncia de calor e ao
atrito viscoso. Durante a entrada do fluido hidraulico no acumulador
ocorre a compressao do gas, acompanhada pelo aumento de temperatura.
Durante o processo, o calor é conduzido e transferido para as paredes do
cilindro e fluido hidraulico. Durante a expansdo do gas o processo ocorre
no sentido oposto. A pressao média do gas durante a expansdo é menor
do que durante a compressao e a area delimitada pelo ciclo de histerese
no diagrama pressdo por volume, pV, ¢é igual a perda de energia no
acumulador para o respectivo ciclo (POURMOVAHED e OTIS, 1990).
A Figura 13 ilustra, por meio do diagrama pressdo por volume, as perdas
térmicas que ocorrem durante o periodo tp, que é o tempo transcorrido
entre a carga ¢ a descarga de um acumulador tipo bexiga isolado
termincamente e com diferentes constantes de tempo t,. (ECHTER,
2012).

A constante de tempo t,., define o tempo requerido para que a
temperatura do gas seja reduzida em 63,2 %, apds um rapido processo de
compressdo a volume constante em consequéncia da diferenca entre a
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temperatura do gés e a temperatura da parede do acumulador
(POURMOVAHED et al., 1988).

Figura 13. Perdas térmicas em um acumulador tipo bexiga.
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Fonte: ECHTER (2012).

A modelagem de acumuladores hidraulicos!' pode ser feita em
diversos niveis de fidelidade ao sistema real. Embora a equagdo que
descreva como sendo adiabaticas as etapas de compressao e expansdo do
gas seja util para compreensdo do fendmeno, esta ndo leva em conta as
perdas térmicas e o desvio de comportamento do gas quando este ¢ tratado
como ideal. Alguns fabricantes de acumuladores disponibilizam fatores
de correcdo para auxiliar os projetistas a contornar as divergéncias,
contudo, as simplificacdes podem gerar resultados que se distanciam
significativamente das condi¢des reais de operagdo (ECHTER, 2012). De
fato, o efeito da compressibilidade dos gases e a variagdo do calor
especifico promove um desvio do comportamento ideal que pode,
dependendo da temperatura de trabalho, ser superior a 20% para niveis de
pressdo em torno 400 bar (PUDDU e PADERI, 2013; SPAN et al., 2000).

Uma previsdo mais apurada sobre o desempenho dos
acumuladores requer o conhecimento dos processos termodindmicos

1" Os acumuladores hidraulicos a gas sdo também denominados de acumuladores
hidropneumaticos.
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experimentados pelo gas comprimido. Uma vez que a compressdo do gas
ocorre, para a maioria dos casos praticos, a uma pressdo relativamente
alta, ele deve ser tratado como gas real. Na literatura existem varias
equacdes de estado que permitem predizer o comportamento
termodinamico de fluidos e misturas. Sua complexidade e exatiddo
depende da faixa de pressdo e temperatura a ser considerada e esta
geralmente relacionada com o numero de coeficientes utilizados na
expressdo analitica. As equacdes de estado mais simples sdo baseadas em
dois coeficientes, como a equagdo de estado de Van der Wals ou a de
Redlich-Kwong (GORDON; RICHARD; CLAUS, 1995). Estas
expressoes, embora bastante simples, ndo possibilitam prever com boa
exatiddo o comportamento dos gases para uma ampla faixa de trabalho.
Em geral, para superar esta dificuldade, sdo utilizadas equag¢des mais
complexas, com varios coeficientes arbitrarios. Entre as equagdes
empregadas com maior frequéncia, estd a equacdo de Benedict-Webb-
Rubin (BWR), que se baseia em oito coeficientes estabelecidos para
misturas de hidrocarbonetos halogenados e diferentes fluidos. O sucesso
da equacdo de BWR tem levado a numerosos estudos destinados a propor
alteragdes na equacgdo ou na sua generalizagdo. As equacdes de BWR,
essencialmente, se resumem em uma equagao diferencial e duas equagdes
algébricas que relacionam a pressdo, temperatura e volume especifico
(CENGEL; BOLES; KANOGLU, 2002; POURMOVAHED e OTIS,
1990).

O modelo do acumulador ¢ obtido pela aplicacdo da equagdo da
conservacdo da energia ao seu entorno. De acordo com a Figura 14 e
considerando o acumulador um sistema fechado, obtém-se

m ﬂzz(ﬁ(‘)r—(SW . (42)
g dt : i ac
L

A energia interna do gas do acumulador sofre mudangas como
resultado dos fluxos de calor §Q; e de trabalho W, com o ambiente
externo. A troca de trabalho com o exterior ¢ determinada pela variagdo
do volume sofrido pelo gas e bexiga e pela ocorréncia de perdas geradas
por atrito viscoso § W, 7 (PUDDU e PADERI, 2013). As trocas térmicas
ocorrem entre o gas e as paredes do acumulador e o fluido proveniente do
circuito hidraulico. Resultados demonstram que a membrana de
acumuladores do tipo bexiga atua como isolante térmico entre o gas e o
fluido hidraulico resultando em uma redugdo nas perdas por troca térmica
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(JUHALA; KAJASTE; PIETOLA, 2014). Nesse sentido, as perdas
térmicas entre o gas e o 6leo hidraulico sdo desprezadas no modelo.

Figura 14. Esquema de um acumulador de bexiga pré-carregado.

Legenda:
Qg 2
G pg = Pressdo do gas [Pa]

~_ py = Pressdo do fluido
R hidraulico [Pa]
T, = Temperatura do gés [K]

Qg—H Ty = Temperatura do 6leo [K]

ﬁ f ﬁ vy = Volume especifico do gas
T T [m’/kg]

T T Q g-w = Taxa de transferéncia de

calor entre o gas e as paredes do

P Th acumulador [W]
0 g-n = Taxa de transferéncia de
calor entre o gés e o fluido
hidraulico [W]
qv,. = Vazao volumétrica [m?/s]
qvac

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A variagdo da energia interna de um fluido compressivel, associada
com a mudanga de estado da temperatura e volume especifico, pode ser
determinada por (CENGEL ef al., 2002)

0
dug = ¢,y dTy + [Tg (E) - pg] dvg, (43)
v

onde ¢,_g4 € o calor especifico do gas a volume constante [J/kg K), p, € a
pressdo absoluta [Pa], T, ¢ a temperatura absoluta [K] € v, € o volume
especifico [m*/kg].

O trabalho realizado em fungéo do tempo e as trocas térmicas com
o exterior sdo descritas por
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. dv, .
(SWac = DPg d_f - (SWac—f (44)
Z (SQL = Qg—w + Qg—H = Qg—w . (45)

Devido a irreversibilidade do processo, o trabalho perdido durante
as fases de expansdo e compressdo resulta numa variacdo de energia
interna que define a eficiéncia do processo. No caso de expansdo do gas
(PUDDU e PADERI, 2013) tem-se:

dv,

(SWac—f =Py d_f (1 - nexp) (46)
e no caso de compressio,
. dv,
SWac—f =Dy d_f (1 - 7')comp) . (47)

LEVINE, OTIS (1980) demonstram que durante as etapas de
compressdo e expansio do gas o calor ¢ transferido principalmente via
conveccdo natural. Dessa forma, a transferéncia de calor do acumulador
pode ser calculada por

Qg—w =Ay_ac Hy—qc (Tg - Tw) ’ (48)

onde H,,_,. [W/m? K] é o coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo, A, _qc [M?] é a 4rea efetiva de troca térmica da parede do
acumulador e T,, [K] ¢ a temperatura da parede para a qual se considera
TW = externa-

Aplicando as expressoes (43) a (48) na equacdo (42), obtém-se

av,
Aw—ac Hw—ac (Tw - Tg) — Dy E + 5Wac—f

dT, ap, av, 49
=My Cyg W+mg [Tg <—> _pg] E .
v
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A eq. (49), de primeira ordem, pode ser simplificada pela
introducdo da constante de tempo térmica do acumulador 7,., dada por

mg C,—
Ty = 979 (50)

Hw—ac Aw—ac

que descreve a evolucdo da temperatura do gas como fung¢do do tempo,
isto €,

dj —TW —T - _Tg aﬁ dﬁ + SWaC_f (51)
dt '

dt Tac Cy—g \ 0Ty , My Cy_g

O valor para a constante de tempo varia de acordo com a posi¢do
do acumulador no circuito e o periodo de carga e descarga. Nao obstante
a constante de tempo normalmente ser obtida experimentalmente, valores
entre 13,1 e 16,0 segundos tém sido reportados para acumuladores sem
isolamento térmico (POURMOVAHED e OTIS, 1990).

A pressao absoluta e o calor especifico do gas podem ser obtidos
pela equagdo de estado de BWR (CENGEL ez al., 2002; VESTFALOVA,
2015), ou seja,

C
BoR, T, — Ay — =%
R,T, (0 979 70 ng) bR, T,—a aa
py = + + +—
Ug Ug? vg® Ug°
(52)
c(1+l2)e v2
+ 3
Ty vg®
€
c —N1+N2+N3+(N 1) + Ns T, + N, T,
v-g = |Z3 T2t 4~ 519 T lVelg
" T, Ty
Ng
. No\?  eTs (53)
+ N, T,% + Ng ) TR R
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Os valores dos coeficientes usados no modelo do acumulador estdao

listados na Tabela 5.

Tabela 5. Valores dos coeficientes usados no modelo do acumulador e na
equacgdo de Benedict-Webb-Rubin.

Equagdo de BWR
Coeficientes Valores Unidades
a 0,15703387 (m3/kg)? Pa
b 2,96625 x 107° (m3/kg)?
c 3357,338 (m3/kg)? K? Pa
A, 136,0474619 (m3/kg)? Pa
B, 0,001454417 (m3/kg)?
Co 1.040,558 (m3/kg)? K? Pa
y 6,7539311x 107 (m3/kg)?
a 5,7863972x 107° (m3/kg)?
My 5,5 kg
my 7,9856 kg
Cro 1450 J/kgK
Hy—ge 25 W/m? K
Ap—ac 0,4484 m?
Kvg, 2,6668 x 1076 m?3/Pal/?
V 64 L
Ry 296,7923 J/kgK
N, —735,210 K3
N, 34,224 K2
N, —0,557648 K
N, 3,5040 -
Ng —1,7339.107° K1
Ng 1,7465.1078 K2
N, —3,5689.107 12 K3
Ng 1,0054 -
Ny 3353,4061 K

Fonte: CENGEL e al. (2002).

A derivada parcial da pressdo do gas em relagdo a temperatura a
volume constante, equacionada na eq. (51), é obtida pela diferenciagdo da

eq. (52), que resulta em
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0 R b 1 2C
(ﬁ> =—g<1+—2>+—2<BORg+—30>
T, , Vg Vg Vg T,

2c¢ -t (54)
s (1+t——=]e ™
Ty vy Yg
Substituindo a eq. (54) na eq. (51) obtém-se
ATy _Tw=Ty 1 |ReTy( b
dt Tac Cy—g Vg v,?
1 Co
+vg_2 By Ry Tg+2? (55)
v\ i
2c (1 +—) e Y9
_ vy
ng g3 dt -

Com o propésito de reduzir as perdas por transferéncia de calor e,
desse modo, aumentar a eficiéncia térmica do dispositivo, alguns
fabricantes inserem na parte interna do cilindro do acumulador, no lado
do gas, uma espuma feita de material elastomérico. Sob esta condi¢@o, a
equacao diferencial usada para determinar a temperatura do gas pode ser
reescrita como (POURMOVAHED et al., 1988; TRIVIC, 2012)

<1+ Mg, Cfo> dT, _ 1 &
my Cp_g

dt Cyg dt
R,T, b 1 C
g8 (1 +—2> +— (BO R, T, +2—°2>
Ug Ug Ug Tg

(56)
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sendo v, o volume especifico do gas, m, e my, sdo as massas do gas e
da espuma, respectivamente, € ¢,_4 € Cf, 30 0s calores especificos do
nitrogénio e da espuma. A constante de tempo para acumuladores

hidropneumaticos com espuma geralmente ¢ da ordem de varios minutos
(POURMOVAHED et al., 1988).

O tempo transcorrido entre os episodios de pressurizacdo e
despressurizagdo do acumulador exerce um efeito direto sobre sua
eficiéncia. E interessante observar que, embora o aumento da constante
de tempo 7,. diminua a taxa de troca térmica, este também reduz a
capacidade volumétrica 1til do acumulador (com consequente reducdo da
capacidade de armazenamento de energia), ainda que melhore
expressivamente a eficiéncia térmica. Este fenomeno ocorre devido a
permanéncia da temperatura do gas em um valor mais elevado, com
consequente aumento do volume especifico e pressdo (ECHTER, 2012;
POURMOVAHED et al., 1988). Além disso, as respostas obtidas com a
equacao de BWR, que trata o comportamento do nitrogénio comprimido
como gas real, demonstram ser necessario selecionar um acumulador com
um volume 40 % maior que o obtido através do dimensionamento
classico, que adota suposicdes que consideram o processo de
transformacgao do gas como isentropico, para se obter a mesma quantidade
de energia acumulada (PUDDU e PADERI, 2013).

A eficiéncia do acumulador pode ser definida pela relagdo entre a
energia total armazenada e liberada durante seu descarregamento
completo e a energia hidraulica necessaria para carregar o dispositivo até
a pressdo maxima, podendo ser aproximada por

p, dV,
Nac = Ipadly (57)
pr qQVqac dt
O volume do gas pode ser calculado por
V= Vo~ [ avec e, (58)

sendo V; € o volume do gas [m’] e V; € o volume de gas inicial [m?].
A vazdo do acumulador pode ser determinada pela equagdo de
Bernoulli corrigida pelo coeficiente de descarga Cp 4., 0 qual é definido
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para a area do orificio da valvula de acesso ao acumulador (1V3) A;y3,
isto €,

2
qQVac = CD,ac Aqys E (pH - pg) = Kvg, (pH - pg) ’ (39)

onde Cp 4. € o coeficiente de descarga, Kv,. € o coeficiente de vazdo da
valvula'? e py é a massa especifica do fluido hidraulico.

O incremento de energia armazenada no acumulador pode ser
calculado usando a eq. (60), ou seja,

dEqc = —pg dVy, (60)

onde o sinal negativo representa o fato de que a energia acumulada
aumenta a medida em que o volume diminui.

3.5. MODELAGEM SISTEMA PNEUMATICO
3.5.1. Modelo do compressor

A equagdo de estado dos gases ideais, apesar de ser muito util nas
aplicagdes praticas, tem sua regido de aplicagdo restrita em relagdo a
pressdo ¢ a temperatura de operagdo desenvolvidos nas redes de ar
comprimido de alta pressdo. Em instalagdes pneumaticas de alta pressao,
a pressdo pode alcangar patamares de 30 MPa e temperaturas entre 250 e
300 K (REN et al, 2014). Com o objetivo de representar o
comportamento das varidveis p, v, T adotou-se a equagdo de estado de
Beattie-Bridgeman, sendo esta uma das equagdes mais conhecidas e que
apresentam pequenos desvios de comportamento em relacdo a um gas real
para sua regido de aplicacao.

A equagdo de Beattie-Bridgeman, proposta em 1928, ¢ uma
equacdo baseada em cinco constantes experimentalmente determinadas,
sendo expressa por

12 A perda de carga da valvula reguladora de vazao, instalada entre a vélvula (1V3) e
os acumuladores, ndo foi incluida no modelo.
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Ror Tor ( c ) A
= 1- Vyr +B) ———, 61
Par varz Var Tar3 ( ar ) varz (61)
onde
a
A=4, (1 - —) (62)
var
e
b
B =B, (1——), (63)
var

sendo R, a constante do gas [J/kg.K], T, [K], v, [Mm¥/kg] € p,r [Pa] a
temperatura, o volume especifico e a pressdo do ar, respectivamente, no
interior do reservatorio de volume V.

A equagdo de Beattie-Bridgeman ¢é reconhecida por representar
com fidelidade o comportamento de fluidos compressiveis com massas
especificas p < 0,8 p.-, sendo p., a massa especifica da substincia no
ponto critico (CENGEL et al., 2002). Com o uso da equagdo de Beattie-
Bridgeman estima-se um desvio de até -6,67 % do comportamento real
do ar comprimido na pressdo de 30 MPa e a temperatura de 300 K,
conforme dados fornecidos pelo Instituto Nacional de Padrdes e
Tecnologia dos Estados Unidos (NIST) (PERRY ¢ GREEN, 1999). As
constantes presentes na equacao de Beattie-Bridgeman e listadas na
Tabela 6 sao validas quando a pressao do ar p,,- estiver em kPa, o volume
especifico 7, for dado em m3/kmol e a temperatura T em K.

Tabela 6. Constantes da equagdo de Beattie-Bridgeman.

A, a B, b c

kPa. m?3 m3 m3 m3 m3 K3
kmol kmol kmol kmol kmol

131,8441 | 0,01931 | 0,04611 | -0,001101 | 4,34 x 10*

Fonte: CENGEL et al. (2002).

O carregamento do reservatorio até altas pressoes geralmente ¢
realizado por meio de um compressor alternativo em varias etapas e com
resfriamento intermedidrio entre cada estagio, além do resfriamento
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efetuado em cada cdmara de compressao. Compressores com multiplos
estadgios sdo normalmente projetados com o intuito de aproximar o
processo global de compressao do ar em uma transformagao isotérmica.
A compressdo em varios estagios aumenta a eficiéncia volumétrica e
reduz o consumo de energia requerido pelo compressor (BARBER,
1997).

Compressores de alta pressdo sdo extensivamente utilizados na
industria, sendo ja considerados uma tecnologia madura e bem
estabelecida no mercado. Os pardmetros do modelo do compressor usados
no decorrer do texto sdo baseados em especificagdes fornecidas a partir
de catalogos técnicos publicados por fabricantes desse tipo de
equipamento (BLOCH, 2006; INGERSOLL-RAND, 2009).

Para a modelagem das relagdes de compressdo parciais, descritas
pelas equacgdes (64) e (65), sdo assumidas as seguintes suposigdes:

(i) A taxa de compressdo ¢ a mesma para todos os estagios e ndo
ha perda de carga durante a aspiragdo e descarga do ar. As pressdes de
succdo e descarga permanecem constantes em cada estagio.

(il)) Ocorre um perfeito resfriamento entre os estigios de
compressdo, ou seja, a temperatura de descarga do estagio i € igual a
temperatura do succ¢do do estagio i+1.

(iii) A vazdo massica nao ¢ alterada ao longo dos estagios.

(iv) O ar se comporta como gas perfeito durante a compressao.

(v) A diferenga de tamanho dos cilindros para cada estagio ndo ¢
levada em consideragao.

(vi) O trabalho na camara de compressdo de cada estagio ocorre
segundo uma transformagao adiabatica.

O trabalho total de um compressor de multiplos estagio pode entéo,
ser quantificado pela soma dos trabalhos realizados em cada estagio de
compressdo. Para minimizar o trabalho total, as relagdes de compressao
de cada estagio do compressor devem ser iguais, de modo que W1 =
West—z = = Wegt—n (CENGEL et al., 2002; COSTA, 1978). Assim,
definindo p’, p”, p'”,...,p¥<™1 como sendo as pressdes parciais
desenvolvidas durante os N, estagios do compressor, a relagdo de

compressdo parcial 7, serd dada por

R (64)

po P " phe=1”
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Dessa forma, a relagdo de compressao total r de um compressor
de multiplos estagios pode ser calculada pelo produto das taxas de
compressao realizadas em cada estagio, ou seja,

Nc¢
=) e = (63)
1

Para estimar a poténcia do compressor ¢ necessario incluir as
perdas que ocorrem durante seu funcionamento. As principais causas
estdo associadas com perdas de carga nas valvulas, vazamentos nas
valvulas e anéis de vedagdo dos pistdes, atrito e perdas decorrentes de
transferéncia de calor nos processos de compressdo e expansdo que
ocorrem nas linhas de escoamento e no proprio compressor, € o
aquecimento do ar na regido de succdo, o qual afeta diretamente a
eficiéncia volumétrica e indiretamente a poténcia consumida (PRASAD,
1998).

Assumindo que a compressdo do ar em cada estidgio possa ser
aproximada por um processo isentropico'’ e incluindo os rendimentos
mecanico 7, € termodindmico 7nry. para equacionar as
irreversibilidades, a poténcia requerida pelo compressor pode ser
calculada por (BLOCH, 2006; HANLON, 2001)

ke—1
_ N, kc (Dc - VCL) p1 R Ty w (P_z) Neke 1

- (66)
1- kc Nrace Mme P1

W,

onde D, é o deslocamento volumétrico do compressor [m3/rad], Vg, é a
fracdo do volume nominal do pistdo denominada de volume morto
[adim], w,, € a velocidade angular do motor/compressor [rad/s], p; € a
massa especifica do ar na entrada do compressor [kg/m?], k. é a constante
adiabatica, N, ¢ o numero de estagios, T; ¢ a temperatura do ar na entrada
do compressor [K] e p; e p, sdo, respectivamente, as pressdes na entrada

13 Apesar do processo na cAmara de compressdo ser considerado adiabatico devido a
alta frequéncia rotacional do compressor, durante o processo global é removida a
maior parte do calor produzido. Portanto, o processo pode ser caracterizado como
politropico, cujo coeficiente se aproxima da unidade (i.e., de uma transformacéo
isotérmica).
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e saida do compressor [Pa]. Os subindices numéricos descritos na
modelagem do sistema pneumatico estdo identificados na Figura 15.

Figura 15. Identificacdo das variaveis do sistema pneumatico.

®

Tq = Texterna —_— @
R (‘i_f) p3, T3, qm_a>
Fo ¢ "/‘ S Ho— s
/ Par, Par Tar —
Y ,@3 ,,,,,,,, G k -
@ G
V2 EQ ~ Volume de controle |
P2, Tz, qmy
D2 1: Ambiente exterior

2: Linha pneumatica de entrada
3: Linha pneumatica de saida

4: Ar comprimido no reservatdrio
5: Paredes do reservatorio

We = Wy
P1,P1

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A eficiéncia térmica de compressores varia de acordo com varios
fatores, sendo a relagdo de dificil defini¢do. No entanto, empresas como
a DRESSER-RAND recomendam o valor de nyy = 0,85 como primeira
estimativa para compressores lubrificados e nry = 0,80 para
compressores sem lubrificagdo e de simples efeito. Similarmente, estima-
se uma eficiéncia mecanica 1,,. = 0,95, sendo este valor geralmente
recomendado pela maioria dos fabricantes (BLOCH, 2006).

Assumindo isencdo de vazamentos e uma tubula¢do de pequeno
volume entre o compressor € o reservatorio, a vazao massica que sai do
compressor e, consequentemente, a vazdo massica que entra no
reservatorio pode ser obtida por

qm. = qmy; = D¢ W¢ Nye P1, (67)
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sendo 7, o rendimento volumétrico, o qual pode ser estimado para cada
estagio de compressdo por (BLOCH, 2006; COSTA, 1978; HANLON,
2001)

Ny jestagio = 1=V [(T'p l/kc) - 1] . (68)

Aplicando a eq. (65) na eq. (68) e considerando o modelo de um
compressor com N, estagios, a eficiéncia volumétrica global n,,. pode ser
calculada por

1/ N¢
Toe = {1 —v, [(& Ne k”) - 1]} —L,. (69)
D1

Na pratica, o rendimento volumétrico de compressores alternativos
de pistdes se situa entre 60 € 90% (SINGH, 2009). O termo L introduzido
na eq. (69) é usado para representar o efeito de perdas como vazamentos
internos, atrito viscoso do ar, perda de carga nas valvulas e o pré-
aquecimento do ar na entrada do compressor. Diante disso, ¢ importante
considerar que a massa especifica p; e a temperatura do ar T; podem
diferir da massa especifica p, e temperatura T, do ambiente, em
consequéncia da elevacao da temperatura na zona de sucg¢do, o que resulta
na redugdo da vazdo efetiva aspirada pelo compressor, a qual pode ser
calculada pela seguinte relagdo: p; T, /p, T1 (SINGH, 2009). Visto que o
termo L. ndo ¢ facil de ser calculado, pode-se adotar um valor inicial de
0,05 para um compressor de ar lubrificado e que opera com niveis de
pressdo moderados de até 1,2 MPa (BLOCH, 2006; COSTA, 1978).

A quantidade de calor removido das cdmaras de compressao para
processos politropicos pode ser estimada para cada estagio por

. k. —v,
Qpoti Z%

c

qme Cy—ar (Ti+1 - Ti) ’ (70)

sendo ¥, o coeficiente politropico.

A quantidade de calor retirada pelo resfriamento intermediario ¢
obtida por balango de energia, onde o trocador de calor é posicionado
entre dois estagios consecutivos do compressor, conforme ilustra a Figura
16. Dessa forma,
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QINT/estégio = qmc(hi—l - hi) = qMm¢ Cp_qr (Ti—l - Ti) ’ (71)

onde h; e T; sdo a entalpia e a temperatura do ar, respectivamente, no
enésimo estagio do compressor.

Figura 16. Resfriamento intermediario de um compressor de multiplos estagios.

@ Ventilagdo

L Mgy iy Mg, h;
Estagio i-1 > > Estagio i

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
3.5.2. Reservatoério de ar

A energia interna acumulada no reservatdrio de ar ¢ obtida pela
aplicacdo da equagdo da conservacdo da energia e da equagdo de
conservagdo da massa ao volume de controle mostrado na Figura 15, que
resulta em (GORDON et al., 1995; SZABLOWSKI e MILEWSKI, 2011)

2
1(/4R, qm,T.
qmz [Cp—ar TZ + E(M) —_

”dpzzpz
2
1 4Rar qms T3> dQ (72)
m; |Cpegr T3 +=| ——————— —(—)
e [par ’ 2( 7 dp3” ps dt/p

= E (Mar Uar)ve »
onde gm, /5 € a vazdo massica na entrada e saida do reservatorio (kg/s),
respectivamente, ¢p,_gq, € 0 calor especifico a pressdo constante [J/kg.K],
Cy_ar € 0 calor especifico a volume constante [J/kg.K], m,,- ¢ a massa de



105

ar no interior do reservatdrio [kg] e dp,, dpz sd0 os didmetros internos
dos tubos de entrada e saida do fluido [m], respectivamente.

Em geral, o valor do calor especifico do ar varia pouco com a
temperatura (CHAPPELL, 2011). Neste sentido, tendo em vista que a
temperatura do ar ndo aumenta significativamente durante as etapas de
compressdo devido as taxas moderadas das pressdes parciais e ao
resfriamento do ar efetuado entre cada estagio do compressor, o calor
especifico do ar no reservatorio pode ser aproximado por uma constante.
Por outro lado, em se tratando de gases reais, a pressdo também exerce
influéncia sobre as propriedades do ar (REN et al., 2014). Por exemplo,
o calor especifico do ar aumenta em torno de 15% em relagdo a pressdo
quando a pressao de trabalho é de 30 MPa a temperatura de 20°C. Dessa
forma, com o proposito de incorporar tal influéncia, a varia¢do do calor
especifico pode ser descrita por uma relagdo linear entre as variaveis
analisadas, onde o (s) ganho (s) ¢ calculado por meio de tabelas
termodinamicas considerando a faixa de operacao do sistema pneumatico.

Uma vez que a perda de carga entre o compressor e o reservatorio
tem sido desprezada no modelo, assume-se que a pressdo na saida do
compressor p, seja igual a pressdo na entrada do reservatorio. De igual
modo, assume-se que as propriedades do ar no interior do reservatorio sdo
uniformes, de modo que pode-se definir: py,r = 03, Ty = T3 € Pur = P3-

A transferéncia de calor entre o reservatorio de ar e o meio
ambiente pode ser calculada para duas condi¢des: reservatorio de ar com
e sem isolamento térmico, isto ¢,

dQ
(E) = WpAg (Ty — Tor), (73)
R
sendo Wy o coeficiente global de transferéncia de calor. Sem isolamento

térmico, Wz = Hi. Com isolamento térmico Wy ¢ definido por (BEJAN,
1993)

1 1 L, (74)
lpR HR kW—R’

onde Hy ¢ o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo [W/m?
K], Ay ¢ a area efetiva do reservatério submetida a troca térmica [m?],
L,,_r € a espessura do isolamento térmico [m] e k,,_x ¢ a condutividade
térmica [W/m K].
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Os valores dos coeficientes e pardmetros de projeto usados na
modelagem do sistema pneumatico estio listados na Tabela 7.

Tabela 7. Valores de coeficientes e parametros de projeto usados no modelo do
sistema pneumatico.

Modelo Pneumatico

Parametros Valores
D, 880 cm?/rev
Ver 0,08
L. 0,05
Je 0,15 kg m?
N, 3/ 4 estagios
k. 1,4
T, =T, 298,15 K
T, 298,15K
D1 1 X 10° Pa
Vg 0,12 m?
dp; = dp; 160 X 103 m
R 288 J/kgK
Co-ar 717 J/kgK
Cp-ar 1004 J/kgK
Par 1,2928 kg/m?
NTHC 0,90
Crc 0,00698
B, 0,007 Nm s/rad
Ly_gr 0,015 m
Ky—r 0,05 W/m K
Hp 25 W/m? K
Ag 1,121 m?

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A diferenca de temperatura entre o ar comprimido e seu entorno
durante a fase de expansdo geralmente ¢ menor do que na fase de
compressdo, uma vez que o carregamento do reservatorio ocorre mais
rapidamente de acordo com a vazdo enviada pelo compressor, € o
descarregamento ocorre de forma gradual devido ao controle efetuado
pelo orificio da valvula reguladora de pressdo instalada a jusante do
reservatorio. Nessa premissa, a eficiéncia do sistema pneumatico pode ser
aprimorada pela combinagao de duas agdes de projeto: (1) pela redugéo
da quantidade de energia (combustivel ou eletricidade) empregada para
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comprimir o ar, conforme eq. (66), e (2) pela melhoria da eficiéncia da
expansdo obtida a partir da descarga gradual do ar comprimido
armazenado, por meio de varios estagios de expansdo, com aquecimento
concomitante do ar (SZABLOWSKI e MILEWSKI, 2011). A eficiéncia
teorica de um processo de expansdo desenvolvido adiabaticamente, por
exemplo, com ar comprimido a 30 MPa, pode aumentar de 51%, quando
realizado em um tUnico estagio, para 70% quando a expansdo ¢ efetuada
gradualmente, em dois estagios consecutivos (CREUTZIG et al., 2009).

3.6. ESTADO DE CARGA DO SISTEMA DE ARMAZENAMENTO

Estado de carga (SOC) ¢ a defini¢do usada para quantificar o nivel
de carga de baterias ou algum outro tipo de dispositivo de armazenamento
de energia usado, geralmente, em veiculos elétricos e hibridos. As
unidades do SOC sdo dadas em porcentagem (0% = vazio; 100% =
carregado) (PILLER; PERRIN; JOSSEN, 2001).

O estado de carga de acumuladores pode ser definido com base na
relagdo entre o volume instantaneo de fluido hidraulico no acumulador e
seu volume interno maximo (geométrico). O SOC pode também ser
determinado pela razdo entre a energia potencial disponivel e a energia
maxima que pode ser armazenada, quer seja de um reservatério de ar ou
acumulador hidropneumatico. Neste caso, o SOC pode ser definido
somente em fun¢do da pressdo do fluido, como (TRIVIC, 2012)

t
SOC ueu(t) = P (75)
par,max
c
Pac(t)
soc hidropneu(t) =2 . (76)
pac,max

Devido a simplicidade das definigdes dadas, os dispositivos que
usam fluidos como forma de armazenamento de energia podem ser
equipados somente com sensores de pressdo para determinar o estado de
carga dos sistemas hidraulicos e pneumaticos.

Para atender os objetivos deste trabalho, os limites minimo e
maximo das pressdes manométricas dos sistemas hidraulico e pneumatico
de armazenamento sdo definidos, respectivamente, por:
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S0Cpin (pac_man =110 bar) =0 (%) € SOCnax (pac_man =
350 bar) = 100 (%) para o circuito hidraulico;

S0Cpin (par_man =0 bar) =0(%) e SOCpax (par_man =
340 bar) = 100 (%) para o circuito pneumatico.

3.7. EFICIENCIAS DO SISTEMA HIBRIDO

A eficiéncia ¢ um dos indicadores mais importantes de maquinas e
equipamentos em geral. Para os sistemas hibridos, em particular, as
eficiéncias dos subsistemas permitem quantificar as perdas e identificar
os gargalos no fluxo de poténcia durante os diferentes modos de operagdo
do veiculo. Com este objetivo, nesta Secdo sdo definidas as eficiéncias
dos sistemas hidraulico e pneumatico em relagdo a energia de entrada em
cada um desses subsistemas. De modo semelhante, na sequéncia definem-
se as eficiéncias dos sistemas hidraulico, pneumatico e sistema hibrido
geral assumindo como energia de entrada de referéncia a energia
transmitida para o eixo da bomba/motor (1P). A primeira forma de calculo
quantifica a eficiéncia do proprio subsistema (equagdes (77) e (78)),
enquanto que a segunda possibilita mensurar a eficiéncia global dos
sistemas, ou seja, quanta energia pode ser recuperada e armazenada
durante o processo de frenagem regenerativa (equagdes (79) a (81)).

A eficiéncia total do sistema hidraulico 1y gy pode ser calculada
com base na seguinte relagdo:

Eue + Enm out
}']TiSH — ac E m_ou , (77)

p_in

onde E,. ¢ a energia total absorvida nos acumuladores (1Z1), E,, 5. € a
energia disponivel no eixo do motor hidraulico (1A) e Ep ;, € a_energia
transferida para o eixo de acionamento da bomba/motor (1P).

A eficiéncia total do sistema pneumatico 1y gp € calculada pela
relagdo entre a energia transferida para o eixo do compressor E; ;, € a
energia armazenada no reservatorio de ar E,,-. Conseqiientemente,

_ Ear
s =F ¢

c_in

(78)
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onde E, ;, € a energia transferida para o eixo do compressor de ar.

A eficiéncia do sistema hidraulico com respeito a quantidade de
energia recuperada nos acumuladores, pode ser calculada pela relagdo
(POURMOVAHED et al., 1988)

M = (79)

onde 1y yg € a eficiéncia do sistema hidraulico de armazenamento de
energia.

Semelhantemente, a eficiéncia do sistema pneumatico com
respeito a quantidade de energia recuperada no reservatério de ar
comprimido, pode ser calculada pela relagdo

E
MR =g (80)

p_in

A eficiéncia total do sistema hibrido ¢ dada pelo somatério das
energias armazenadas no reservatorio de ar (2Z1) e acumuladores (1Z1)
com relagdo a energia transferida para o eixo da bomba/motor (1P), ou
seja,

E, +E
s =~ (81)

p_in

A Figura 17 apresenta, através da estrutura de blocos do
MATLAB/ SIMULINK, o modelo geral simplificado do sistema
hidraulico-pneumatico integrado ao sistema de supervisdo ¢ ao modelo
do veiculo.
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Figura 17. Visao geral do modelo do sistema hibrido hidraulico-pneumatico.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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4. VALIDACAO DO MODELO TEORICO E ANALISE DE
RESULTADOS

Neste Capitulo faz-se a descrigdo dos experimentos e do circuito
de testes usado como prova de conceito dos modelos do sistema
hidraulico-pneumatico apresentados no Capitulo 3. Os experimentos
foram realizados no LASHIP, Laboratorio de Sistemas Hidraulicos e
Pneumaticos do Departamento de Engenharia Mecanica da UFSC. O
projeto do sistema hibrido hidraulico-pneumatico de recuperacdo de
energia tem parceria com a empresa Volvo do Brasil, sediada em Curitiba,
a qual subsidiou uma parte dos recursos destinados & constru¢do da
unidade experimental.

Os objetivos dos testes sdo:

- Obter dados estaticos da bomba hidraulica (1P) e compressor de
ar (2P), os quais sdo usados para constru¢do de mapas de eficiéncia para
serem inseridos no modelo matematico do sistema hidraulico-
pneumatico.

- Comparar os resultados obtidos experimentalmente com os
resultados de simulacdo a fim de obter dados para os coeficientes usados
modelo dindmico e, com isso, poder validar o modelo teérico do sistema,
o qual foi definido assumindo determinadas simplifica¢des e hipoteses de
operacao.

- Obter resultados do sistema operando em diferentes condigoes de
funcionamento em malha fechada com o objetivo de avaliar sua
capacidade de transformagdo da energia mecanica de entrada em energia
potencial pneumatica.

Para obtencdo de dados foi adotada a seguinte sequéncia de
etapas'4:

I. Obtencgao da eficiéncia volumétrica 7,,, conforme eq. (82)

II. Obtencao da eficiéncia total 1, conforme eq. (83)

II1. Obtencdo da eficiéncia mecanica 1, resultante da divisdo entre
a eficiéncia total e a eficiéncia volumétrica.

As seguintes relagdes genéricas foram utilizadas:

14 Em virtude da limitagdo do nimero de transdutores na bancada de testes e das
caracteristicas do componente, os dados do motor hidraulico foram extraidos
diretamente do catalogo do fabricante.
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qV saida (medida)
Ny=————"—"7, (82)
qV ideal

Psaida (medida)

Nr = (83)
! Pentrada
[
nr
r] =— ) 84
"o (54

sendo P e qv a poténcia e a vazao do componente, respectivamente.

Os circuitos hidraulico e pneumatico mostrados nas Figuras 18 e
19, respectivamente, que compde a unidade de testes, sdo utilizados com
o objetivo de validar os modelos desenvolvidos e identificar as limitagdes
da solugdo proposta. A unidade de poténcia, motor elétrico (OM) e bomba
hidraulica (1P), foi dimensionada para uma poténcia de 14,7 kW (20 cv),
que equivale a uma fracdo de 1/20 da poténcia de um caminhao/ 6nibus
de 294,2 kW (400 cv). O motor elétrico é utilizado como fonte de poténcia
do sistema hidraulico no lugar do eixo cardan do veiculo. O motor ¢é
controlado por um inversor de frequéncia parametrizado vetorialmente
com uma malha de controle de velocidade. A inércia do veiculo néo foi
incluida no circuito de testes. Diante disso, os experimentos foram
direcionados para avaliar o fluxo de poténcia dos sistemas envolvidos em
condigdes de regime permanente similares ao de um veiculo conduzido
em rodovias, ou seja, sem ser submetido a eventos de aceleracdo e
desaceleracao.

O sistema hidraulico ¢ composto por bomba (1P), motor (1A),
acumulador (1Z3) e valvula proporcional (1V1). O compressor (2P),
localizado na unidade pneumatica, ¢ do tipo veicular de pistdo, de simples
efeito e simples estagio, com a cAdmara de compressio resfriada a agua.
Os circuitos de resfriamento e lubrificagdo do compressor e os circuitos
dos sistemas de resfriamento do ar comprimido (resfriador posterior 27.2)
e fluido hidraulico (trocador de calor 1Z5) ndo foram incluidos nos
diagramas dos circuitos principais apresentados por ndo influenciarem
diretamente no funcionamento da unidade experimental. Os componentes
do circuito hidraulico estdo listados na Tabela 7, enquanto que os
componentes do circuito pneumatico estdo listados na Tabela 8.

Foram realizados testes em regime permanente para avaliar a
influéncia de determinadas variaveis de trabalho sobre a eficiéncia da
bomba e do compressor de ar. As variaveis avaliadas foram a frequéncia
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rotacional, a pressdo e, especificadamente para a bomba, o deslocamento
volumétrico. O objetivo preliminar dos testes foi o de mapear as
eficiéncias mecanica, volumétrica e total nas regides de operagdo.

Figura 18. Unidade experimental: diagrama hidraulico.
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Fonte: Elaborado pelo autor.
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Tabela 8. Componentes do circuito hidraulico.

proporcional 2/2

Item | Descricio Especificacido
oM Motor elétrico 15 kW, 1775 rev/ min., 60 Hz, carcaga
160M, WEG W22 Premium

1P Bomba hidraulica de pistao, 28 cm?, 3000 rev/ min., 250 bar, Bosch
comando elétrico Rexroth A10VO
proporcional

1A Motor hidraulico de 8 cm?, 4000 rev/ min., 280 bar, Bosch
engrenagem Rexroth AZMF

V1 Valvula direcional 80 litros/ min, 350 bar, Tamanho 10,

Argo-Hytos PRM6-10

1v2 Valvula de retengao

120 litros/ min, 420 bar, Argo-Hytos
SCI1F-B2

1V3 Valvula de alivio

60 litros/ min, 420 bar, Argo-Hytos
SR1A-B2

1vV4 Valvula de esfera

G3/4

1V5 Valvula direcional 2/2

140 litros/ min, 350 bar, Tamanho 10,
Argo-Hytos RPE4-10

1Vé6 Valvula direcional 2/2

50 litros/ min, 350 bar, Tamanho 10,
Argo-Hytos VSV1

Valvula redutora de vazao

V7 com retengao integrada

50 litros/ min., 350 bar, Argo-Hytos
SF21M-B2

1V8 Valvula de retengao

120 litros/ min, 420 bar, Argo-Hytos
SC1F-B2

1Z1 Reservatério de 6leo 200 L, 6leo ISO VG 46
172 Manometro

173 Acumulador de bexiga

174 Filtro de retorno

125 | Cotolede tomperatuna | 0%2°C

1S1 Termopar Tipo J

Encoder/ tacogerador

velocidade

1S2 . 3000 rev/min., 0-10V, Hohner série 77
incremental

183 Transmissor de vazdo 5-60 litros/ min., 0-5V, Wetec CT/LT60
volumétrica

1S4 Transmissor de pressdo 200 bar, 0-10V, HBM P15

1S5 Transdutor de torque/ 200 Nm, 20.000 rev/min, 0-10V, HBM

T32FNA

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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Figura 19. Unidade experimental: diagrama pneumatico.
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Tabela 9. Componentes do sistema pneumatico.

Item | Descricio Especificacio
2P Compressor de ar veicular tipo 225 cm?, 3000 rev/ min., Schulz
pistdo 816.0014
2V1 Valvula de retengdo 16 bar, G1/2, VNR-212-1/2
2V2 Valvula de alivio 16 bar, G1/2, Genebre 3190-04
2V3 Valvula direcional proporcional | FESTO MPYE-5-1/8-LF-010-B, 0-
10 bar/ 24VDC

2V4 Valvula de bloqueio tipo esfera | PP PN25 G1/2, 3029-04
2V5 Valvula de bloqueio tipo esfera | PP PN25 G1/2, 3029-04
2V6 Valvula de bloqueio tipo esfera | PP PN25 G1/2, 3029-04
271 Filtro de admissao

272 Resfriador posterior 12,4 bar, 51 Nm3/h, 55 W, RFE
RAC 0030

273 Filtro de pressdo 16 bar, 25u, C202-F00

274 Reservatoério de ar 30 litros, 15 bar

275 Reservatério de ar 30 litros, 15 bar

276 Mandmetro 16 bar

281 Termopar — ar quente Tipo J

282 Transmissor de vazdo 100-2000 Nlitros/ min., 7-9 bar, 0-
volumétrica 5V, M+W Instruments, D6270

283 Termopar — ar frio Tipo J

254 Transmissor de pressdo 16 bar, 0-10V, Wika S-10

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

As Figuras 20 e 21 mostram a estrutura fisica e identificam os
principais componentes usados na construgdo do circuito de testes
apresentado.
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Figura 20. Circuito de testes: Vista 1 (subsistema hidraulico).

Fonte: Elaborado pelo autor.

Figura 21. Circuito de testes: Vista 2 (subsistema pneumatico).

Compressor N

de ar (2P) ‘

Fonte: Elaborado pelo autor.
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4.1. SISTEMA DE CONTROLE E NAO LINEARIDADES

Quatro malhas de controle estdo implementadas no sistema de
supervisdo e controle do circuito de testes. No entanto, os controladores
sdo habilitados somente quando houver a necessidade, de acordo com o
tipo de teste realizado. Os sistemas de controle usados nos testes sao:

I. Controle de frequéncia rotacional (velocidade) do motor
hidraulico (1A) ou controle de vazdo, ambos através do deslocamento
volumétrico da bomba (1P);

II. Controle de pressdo do circuito pneumatico através da valvula
direcional proporcional (2V3);

III. Limitagdo e/ou controle de velocidade do motor (1A) e
compressor (2P) através da valvula direcional proporcional (1V1);

IV. Controle de pressdo do circuito hidraulico através da valvula
direcional proporcional (1V1).

A primeira malha se refere ao controle da frequéncia rotacional do
motor e, consequentemente, do compressor. O objetivo é o de manter
constante a velocidade de regime permanente para obtengdo de dados do
compressor em diferentes velocidades. Adicionalmente, pode-se realizar
o controle de vazdo da bomba, de modo que a vazao enviada seja somente
a vazdo necessaria para atender a demanda do motor hidraulico. O
controle da frequéncia rotacional (ou vazdo) é implementado via o
deslocamento angular &, do prato da bomba (1P), cuja variagdo controla
a vazao emitida.

A segunda malha de controle tem a fun¢do de manter a pressdo
pneumatica num valor de regime permanente pré-estabelecido. O objetivo
¢ o de obter dados do compressor, o qual pode ser testado em diferentes
niveis de pressao.

A terceira malha de controle atua no sentido de impedir que o
motor hidraulico e o compressor de ar operem acima de um valor de
referéncia pré-definido. Quando a frequéncia rotacional do motor
hidraulico ultrapassa o valor de referéncia, ocorre a abertura proporcional
da valvula (1V1), através da qual a vazdo da bomba ¢é desviada para o
reservatorio de baixa pressao (1Z1). Este sistema de controle tem a fungio
principal de assegurar que os componentes ndo operem acima da faixa
recomendada pelos fabricantes, principalmente na fase de testes, quando
estdo sendo realizados os ajustes dos ganhos do controlador. Esta situagéo
¢ agravada para o atual sistema em consequéncia da relagdo de
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transmissdo hidrostatica de 3,5:1 ¢ das condi¢des extremas de
funcionamento do compressor, ora com carga maxima, ora sem carga.

A quarta malha de controle regula a pressdo do circuito hidraulico
em um valor pré-estabelecido. Este controle pode ser usado para obtengio
de dados da bomba ou para avaliar a atuagdo do sistema de supervisdo
quando o circuito deve atuar no MODO DE CARREGAMENTO 1 (ver
Secdo 5.1) com o objetivo de manter reduzida a pressdo do circuito
hidraulico.

Os sistemas de controle precisam lidar com varios fendmenos e
ndo-linearidades oriundas das propriedades dos fluidos e dos principios
construtivos e de funcionamento dos componentes. Os principais
fendmenos observados estdo listados na sequéncia:

1. Zona morta das valvulas proporcionais (1V1) e (2V3)

ii. Alteracdo da frequéncia natural do circuito hidraulico, cuja
variagdo tem relacdo com o uso do acumulador (1Z3). Dependendo do
estado de operacdo da valvula (1V5), aberto ou fechado, é necessario
alterar os ganhos do controlador. Na condi¢do em que a valvula esta na
posicdo fechada, porém usando os mesmos ganhos do controlador
ajustados com a valvula na posicdo aberta, o sinal de pressao tende a
oscilar progressivamente (quando o circuito opera em malha fechada),
fazendo com que a amplitude do sinal aumente indefinidamente, tornando
o sistema instavel.

iii. Limitacdo no ajuste dos ganhos do controlador gerada pelo
atraso na resposta dos transdutores. O atraso ¢ gerado pela inser¢do de
filtros do tipo passa-baixa, que tem a func¢do de atenuar o ruido emitido
pelo inversor de frequéncia. A presenca de filtro exerce grande influéncia
sobre o0 ajuste dos ganhos do controlador e pode tornar o sistema instavel,
caso sejam mantidos os mesmos valores de sintonia efetuados para a
condic¢do sem filtro.

iv. Histerese do deslocamento volumétrico da bomba e da posi¢do
da valvula direcional proporcional (1V1). Estes componentes ndo
dispdem de um transdutor de posi¢do, sendo o controle de posi¢do da
bomba e da valvula, respectivamente, realizados em malha aberta.
Consequentemente, o posicionamento do prato da bomba ou carretel da
valvula pode diferir sensivelmente da posi¢do desejada que, num sistema
ideal, seria proporcional ao sinal de comando. Como o mecanismo que
controla o deslocamento angular do prato da bomba sofre influéncia dos
efeitos ndo lineares do atrito que ocorrem em situagdo de operagdo com
velocidades proximas a zero, a alteracdo de posicdo do elemento de
controle pode ficar aquém ou além da posicao esperada, dependendo do
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tipo e da amplitude do sinal de comando. Por conseguinte, a vazdo da
bomba serd superior ou inferior ao valor esperado. Nesta condigdo,
espera-se um erro de até 5% em relagdo a vazdo hidraulica nominal
emitida pela bomba (BOSCH_REXROTH, 2014). O mesmo fendmeno
acontece com a valvula direcional proporcional (1V1) empregada nos
testes, para a qual se especifica uma histerese de até¢ 6% (ARGO-HYTOS,
2013).

v. Varia¢do do torque de acionamento do compressor em funcéo
da variacdo do angulo de posicionamento da biela durante o ciclo de
compressdo. Esta caracteristica de compressores alternativos dificulta o
controle da frequéncia rotacional do compressor. O problema de controle
¢ agravado quando o compressor opera em condigdes marginais, abaixo
de 4 bar e acima de 9 bar; e abaixo de 1000 rev/min e acima de 2000
rev/min.

vi. Saturagdo. Um problema que pode ser causado pela saturagdo é
o efeito “windup” da agdo integral do controlador. Como efeito da acdo
integral, o sinal de saida do controlador continua a ser incrementado em
funcdo do tempo. Uma vez que o atuador (solenoide proporcional, neste
caso) possui uma amplitude limitada do sinal de saida, este pode ndo
responder imediatamente a alteragdo do sinal de entrada proveniente da
realimentag@o, o que pode produzir efeitos indesejaveis de funcionamento
e desempenho no sistema, como atraso na resposta seguida de picos de
pressado e/ou velocidade do componente.

4.2. EFICIENCIAS DA BOMBA

4.2.1. Eficiéncia Volumétrica

A eficiéncia volumétrica da bomba hidraulica é dada pela relagdo
entre a vazao efetivamente enviada e a vazao ideal. A vazio ideal, por sua
vez, esta diretamente associada ao volume geométrico do componente,
sendo definida pelo produto entre o deslocamento volumétrico D, € a
frequéncia rotacional da bomba n,,.

Foram feitos testes em regime permanente em 8 patamares de
pressdo: 30, 50, 70, 90, 110, 130, 150 e 170 bar, para cada uma das
frequéncias rotacionais: 450, 750, 1050, 1350, 1500 ¢ 1800 rev/min e com
os seguintes deslocamentos volumétricos percentuais: 20, 30, 40, 50, 60,
70, 80, 90 ¢ 100 %. As eficiéncias relativas aos valores de deslocamento
volumétrico intermediarios foram calculadas por interpolagdo linear.
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A Figura 22 apresenta o grafico de eficiéncia volumétrica da
bomba obtido experimentalmente para uma frequéncia rotacional de 1775
rev/min — 60 Hz com variacdo da pressdo da linha de descarga e do
deslocamento volumétrico. A redu¢do da eficiéncia volumétrica ocorre
devido a existéncia de folgas internas na bomba, de modo que com o
aumento do diferencial de pressdo observa-se um decréscimo da vazdo
efetiva. Para deslocamentos iguais e superiores a 50% do volume
nominal, os resultados da eficiéncia volumétrica foram proximos, nao
sofrendo influéncia significativa da wvariagdio do deslocamento
volumétrico, com exceg¢ao do teste realizado a uma velocidade de 450 rev/
min, cuja eficiéncia foi menor em comparagdo aos demais testes.
Contudo, para baixos deslocamentos volumétricos, entre 20 e 40%,
observou-se uma queda na eficiéncia, ocasionada possivelmente pelo
fendmeno de cavita¢do, devido ao preenchimento deficiente da camara de
succdo dos pistdes. A Tabela 10 apresenta o mapa de eficiéncia
volumétrica da bomba hidraulica.

Figura 22. Eficiéncia volumétrica da bomba em fung¢éo da pressdo e do
deslocamento volumétrico a uma frequéncia rotacional de 1775 rev/min.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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A Figura 23 mostra a eficiéncia volumétrica da bomba em fun¢ao
da pressdo e da frequéncia rotacional para um deslocamento volumétrico
de 100 %. Observa-se que a eficiéncia volumétrica da bomba aumenta
com o aumento da frequéncia rotacional, uma vez que a bomba foi
projetada para operar com valores superiores aos realizados nos testes'>.

Figura 23. Eficiéncia volumétrica da bomba em fung¢ao da pressao e da
frequéncia rotacional para um deslocamento de 100 %.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.
4.2.2. Eficiéncia Total

A eficiéncia total € calculada pela relagdo entre as poténcias de
entrada e saida da bomba. A poténcia de entrada, que corresponde a
poténcia util do motor elétrico, ¢ a poténcia disponivel no eixo de
transmissdo, dada por

Py em = Pagm Nem » (85)

15 A frequéncia rotacional nominal da bomba ¢ de 3000 rev/min, de acordo com as
informagdes fornecidas no catalogo do produto.
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Tabela 10. Mapa de eficiéncia volumétrica da bomba hidraulica.

Eficiéncia Volumétrica da Bomba [adim]

Pressédo ] - -
[bar] Frequéncia Rotacional [rev/min]

450 750 950 1050 1350 1500 1650 1800
30 | 094 | 096 | 097 | 097 | 097 | 097 | 097 | 098
50 | 093] 095 |09 | 097 | 096 | 096 | 097 | 097
70 1 092 | 094 ]| 095 ] 096 | 096 | 095 | 096 | 097
90 | 091 | 094 | 095 | 096 | 094 | 095 | 095 | 096
110 | 0,89 | 092 | 094 | 095 | 094 | 095 | 095 | 0095
130 | 0,89 | 092 | 093 | 095 | 094 | 094 | 094 | 095
150 | 0,89 | 091 | 092 | 094 | 093 | 093 | 093 | 0093
170 | 0,88 | 0,89 | 091 | 093 | 091 | 092 | 092 | 093

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

onde P, gy € a poténcia ativa e ngy, € a eficiéncia do motor. A poténcia
ativa pode ser calculada por

Py gm = V3 1Igy Ugy coso, (86)

onde Iy, € a corrente de linha do motor, Ugy, ¢ a tensdo de linha e cosg
¢ o fator de poténcia.

Os valores da corrente e tensdo de linha sdo fornecidos em tempo
real pelo inversor de frequéncia. O fator de poténcia e a eficiéncia do
motor elétrico foram extraidos das curvas de desempenho fornecidas pelo
fabricante, conforme mostra a Figura 24.

A poténcia de saida, por sua vez, € a poténcia hidraulica calculada
pelo produto das varidveis, pressao e vazao, na descarga da bomba. A
eficiéncia total é determinada pela expressdo

_ Psal’da _ PH qVy

" Pyem V3 Izy Ugy €OSQ Ny

Nrp 87
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Figura 24. Curvas de desempenho sob carga de um motor trifasico de inducdo.
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Fonte: WEG Motores, Weg W22 Premium, 160 M, 15 kW.

Para obtenc¢do dos dados referidos na eq. (87) foram selecionados
cinco patamares de pressdo: 50, 80, 110, 140 e 170 bar, quatro percentuais
de deslocamento volumétrico da bomba: 30, 50, 75 ¢ 100 % e seis niveis
de frequéncia rotacional: 750, 1050, 1350, 1500 e 1800 rev/min. As faixas
foram selecionadas objetivando abranger a maior parte da regido de
operagdo da bomba. A Figura 25 apresenta o grafico de eficiéncia total da
bomba hidraulica para um deslocamento volumétrico de 100 %.

Observa-se que as eficiéncias totais sdo maiores quando a
frequéncia rotacional da bomba é menor. A causa deste comportamento
pode estar relacionada ao atrito viscoso dos elementos moveis da bomba,
conforme descreve a eq. (20). Além disso, corrobora com esta justificativa
o comportamento oposto da eficiéncia volumétrica, que aumenta com a
frequéncia rotacional, conforme mostra a Figura 23. Esta tendéncia se
repete para outros niveis de deslocamento volumétrico, porém, de forma
menos nitida para os deslocamentos de 30 e 50 %, uma vez que a vazao
de descarga da bomba ¢ menor (com consequente reducdo do atrito
Viscoso).

A Figura 26 apresenta os resultados de eficiéncia total, mantendo
fixa a frequéncia rotacional da bomba em 1775 rev/min e variando o
deslocamento volumétrico e a pressio do circuito.
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Figura 25. Eficiéncia total da bomba hidraulica para um deslocamento
volumétrico de 100%.
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Figura 26. Eficiéncia total da bomba hidraulica para a velocidade de 1775 rpm.
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O grafico da Figura 26 mostra que a eficiéncia total da bomba ¢
melhor quando a bomba opera na condi¢do de maximo deslocamento, o
que ¢, de fato, a resposta esperada de acordo com os indices normalmente
publicados em catalogos técnicos e artigos cientificos. Para a condi¢do
operacional apresentada, a eficiéncia cai em torno de 5 % quando o
deslocamento ¢ reduzido para 50% do valor nominal, contudo, a queda ¢
mais expressiva quando o deslocamento relativo ¢ de 30 %. De fato, essa
tendéncia de decréscimo do rendimento em fungdo do deslocamento da
bomba se manteve fiel nos outros patamares de velocidade avaliados.

O fato da eficiéncia total ndo ter sido induzida pelo rendimento
volumétrico a sofrer reducdo em fungédo do aumento da pressdo, conforme
mostram os graficos das Figuras 22 e 23, decorre da faixa operacional que
a bomba foi testada. Como a pressdo nominal de operagdo ¢ de 250 bar,
estima-se que a eficiéncia total seja mais afetada pela eficiéncia
volumétrica quando a pressao de trabalho se aproxime deste valor.

Finalmente, utilizam-se as curvas de vazdo e poténcia da bomba
hidraulica fornecidas pelo fabricante na condicdo de maximo
deslocamento volumétrico, mostradas na Figura 27, como pardmetros de
referéncia  para comparagdo com os resultados  obtidos
experimentalmente. As eficiéncias da bomba extraidas das curvas de
desempenho do fabricante estdo apresentadas na Tabela 11. Os mapas de
eficiéncia total da bomba obtidos experimentalmente para deslocamentos
de 30, 50, 75 e 100 % estdo representados pelas Tabelas apresentadas na
sequéncia (Tabela 12 a Tabela 15).

Pelas respostas mostradas nos graficos anteriores e, observando os
indices listados na Tabela 11, constata-se que os valores numéricos
obtidos experimentalmente sdo proximos em comparagao aos fornecidos
pelo fabricante. A pequena diferenca entre o valor experimental obtido
em relacdo a eficiéncia volumétrica informada pelo fabricante se deve aos
patamares de pressdo em que os resultados estdo apresentados. Tal
afirmacdo pode ser visualizada na Figura 23, que mostra os valores da
eficiéncia volumétrica obtidos nos testes que, embora maiores, continuam
a decrescer a medida que aumenta a pressdo. Adicionalmente, nesta
mesma figura pode-se observar o aumento da eficiéncia volumétrica com
o aumento da frequéncia rotacional, cuja tendéncia também ¢ verificada
nas respostas do fabricante, de acordo com a Tabela 11.
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Figura 27. Curvas caracteristicas da bomba hidraulica, A10VO Series 52/53.
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Fonte: BOSCH_REXROTH (2014).

onde:

Linha tracejada, n, = 1500 rev/min

Linha continua, n,, = 3000 rev/min

Tabela 11. Eficiéncias da bomba hidraulica extraidas das curvas de
desempenho do fabricante, onde os subindices “N” e “out” representam
as condigdes de trabalho nominal e de saida, respectivamente.

n, = 1500 rev/min | n, = 3000 rev/min
qup_y [1/min] 42 84
qVp ot [I/min] 38,07 @ 250 bar 76,68 @ 250 bar
Pp_N [kW] 17,5 @ 250 bar 35 @ 250 bar
Pp_eixo [kW] 18,08 @ 250 bar 37 @ 250 bar
Mo p (%] 90,6 91,3
N p (%] 96,8 94.6
r p [%] 87,7 36,3

Fonte: BOSCH_REXROTH (2014).
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Tabela 12. Eficiéncia total da bomba com deslocamento volumétrico de 30 %.

Pressio Frequéncia rotacional [rev/min]

[bar] 750 1050 1350 1500 1800
30 58,68 53,29 52,81 52,16 52,81
80 63,65 63,09 59,64 59,30 57,53
110 7041 67,77 66,39 67,35 66,39
140 73,02 72,64 68,25 69,18 70,62
170 74,81 72,55 71,58 72,55 73,66

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Tabela 13. Eficiéncia total da bomba com deslocamento volumétrico de 50 %.

Pressdo Frequéncia rotacional [rev/min]

[bar]

750 1050 1350 1500 1800

30 67,06 67,06 66,01 65,20 64,01

80 75,11 75,11 71,91 69,54 68,28

110 78,24 77,73 77,45 75,94 76,50

140 82,15 79,32 79,93 80,14 78,08

170 83,13 80,96 80,70 81,43 80,47

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Tabela 14. Eficiéncia total da bomba com deslocamento volumétrico de 75 %.

Pressao Frequéncia rotacional [rev/min]

[bar] 750 1050| 1350|1500 1800
30 76,54 72,48 66,01 66,43 65,00
80 82,84 78,86 74,56 74,12 73,47
110 84,19 80,92 81,06 79,04 77,45
140 84,8 85,19 82,15 82,15 81,58
170 84,30 84,64 84,17 84,30 84,00

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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Tabela 15. Eficiéncia total da bomba com deslocamento volumétrico de 100 %.

Pressao Frequéncia rotacional [rev/min]

[bar] 750 1050 1350 1500 1800
30 80,93 76,42 73,09 72,22 67,87
80 85,35 83,45 80,28 78,48 75,11
110 86,06 86,06 84,80 84,65 80,47
140 87,63 85,99 86,03 85,63 82,58
170 87,00 87,97 88,12 87,69 85,12

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

4.3. EFICIENCIAS DO MOTOR HIDRAULICO

As eficiéncias do motor hidraulico foram baseadas nas curvas de
desempenho fornecidas pelo fabricante. Diferentemente da bomba de
deslocamento variavel, cujas eficiéncias em fungdo do deslocamento
volumétrico normalmente ndo sdo informadas com detalhes pelos
fabricantes, o motor usado é do tipo engrenagens externas de
deslocamento fixo. Para tal componente, a quantidade de dados fornecida
pelo fabricante é suficiente para determinar as eficiéncias mecénica e
volumétrica para uma ampla faixa de operagdo. A Figura 28 mostra as
curvas de vazdo, poténcia e torque em fungdo da pressdo e da frequéncia
rotacional de trabalho do motor.

O calculo da eficiéncia volumétrica esta baseado na vazdo efetiva
(medida) fornecida ao motor em fungdo da frequéncia rotacional e da
pressdo de trabalho do circuito hidraulico, de acordo com a seguinte
relagdo:

qVigeal (88)

r]v?m - .
QVmedida

Pela Figura 28(a), nota-se que o angulo de inclina¢do das linhas
que representam a vazao Q nao ¢ influenciada pela variagdo da frequéncia
rotacional n do motor. Os valores das eficiéncias resultantes das pressoes
intermediarias entre 20 e 250 bar foram obtidos por interpolagdo linear.
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A Tabela 16 lista as eficiéncias volumétricas percentuais do motor
extraidas das curvas de vazio apresentadas na Figura 28(a).

Figura 28. Curvas de desempenho do motor hidraulico de D, = 8 cm3: (a)
vazao; (b) poténcia e torque.
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Fonte: BOSCH_REXROTH (2009).

Tabela 16. Eficiéncia volumétrica do motor hidraulico.

Pressdo | Eficiéncia Volumétrica
[bar] [%0]
20 97.4
50 96,9
100 96,1
150 95,2
200 94,4

Fonte: Baseado nos dados de catalogo de BOSCH_REXROTH (2009).
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O célculo da eficiéncia mecanica do motor foi baseado nas curvas
de torque no eixo do motor (conforme Figura 28(b)), as quais sdo tragadas
em funcdo da pressdo do circuito e da frequéncia rotacional, de acordo
com a seguinte relacio

_ Teixo

Nm_m (89)

Tideal

A Tabela 17 lista as eficiéncias mecanicas percentuais do motor
extraidas das curvas de torque apresentadas na Figura 28.

Tabela 17. Eficiéncia mecanica do motor hidraulico.

Pressao Frequéncia Rotacional do motor [rev/min]
[bar] 500 1000 2000 3000 4000
50 79,4 79,5 80,7 79,5 73,4
100 87,3 87,0 87,0 85,8 82,8
150 87,0 86,3 85,5 84,3 81,9
200 87,1 86,6 85,9 84,8 82,7

Fonte: Baseado nos dados de catalogo de BOSCH_REXROTH (2009).

4.4. EFICIENCIA DO COMPRESSOR
4.4.1. Eficiéncia Volumétrica

A eficiéncia volumétrica do compressor de ar ¢ dada pela relacao
entre a vazao efetivamente enviada medida pelo transdutor de vazdo (2S2)
e a vazdo volumétrica ideal.

Foram feitos testes em regime permanente em 7 patamares de
pressdo: 2,5, 4, 5, 6, 7, 8 € 9 bar'S, para as seguintes frequéncias
rotacionais: 750, 1000, 1250, 1500, 1750, 2000, 2250 ¢ 2500 rev/min. A
partir dos resultados obtidos, foram elaborados os mapas de eficiéncia
mecanica e volumétrica. No entanto, apenas alguns dos patamares das

16 As pressdes descritas nesta Se¢do se referem as pressdes manométricas medidas
pelo transdutor pneumatico (25S4), muito embora estejam sendo utilizados os valores
correspondentes as pressdes absolutas nas equagdes apresentadas.
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varidveis descritas estdo mostrados nos graficos, a fim de evitar a
sobreposicdo de pontos ¢ a interpretacdo incorreta dos resultados.

As respostas de vazao volumétrica versus frequéncia rotacional do
compressor estdo mostradas na Figura 29. A derivada da curva
correspondente a vazdo tende a diminuir a medida que a frequéncia
rotacional aumenta acima de 2250 rev/min. Esta reducdo se deve a
diminuigdo da capacidade de sucg¢do do compressor, visto que nestas
condi¢cdes de operagdo mais severas, a temperatura do compressor €
maior, em particular na regido de succ¢do, com consequente redugdo da
massa especifica do ar (HANLON, 2001).

Figura 29. Vazio volumétrica do compressor.
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O grafico de eficiéncia volumétrica em fungdo da pressdo de
trabalho e da frequéncia rotacional do compressor estd mostrado na
Figura 30. Observa-se que na condi¢do de elevada frequéncia rotacional
a eficiéncia foi menor devido principalmente a operagdo do compressor
fora de sua condi¢do nominal de projeto. A velocidade de descarga do ar
influencia na troca térmica da camara de compressao e, por conseguinte,
na eficiéncia termodinamica. Velocidades altas aproximam o processo de
compressdo de uma transformacdo adiabatica, para a qual a temperatura
do ar ¢ mantida em valores altos, o que afeta a vazdo de descarga efetiva,
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conforme ja discutido no pardgrafo anterior. As respostas obtidas
confirmam a expectativa de diminui¢do da eficiéncia volumétrica com o
aumento da pressdo de trabalho do circuito pneumatico, conforme
descrevem as equagoes (67) e (69), que modelam a vazdo e a eficiéncia
volumétrica do compressor.

Figura 30. Eficiéncia volumétrica do compressor.
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4.4.2. Eficiéncia Total e Mecanica

A eficiéncia total foi calculada pela relacdo entre as poténcias de
entrada e saida do compressor, sendo a poténcia de entrada igual a
poténcia do eixo de transmissdo do motor hidraulico, e a poténcia de saida
equivalente ao produto do trabalho especifico w desenvolvido pelo
compressor pela vazdo massica gm,,., medida na saida do compressor, ou

seja,
B 1]/ ve—1 (90)

Y1

P2\ ve
R T, (3=
~ Wpoli qMar ~ Ve Rar qMgy 13 [(pl)

We ixo Tm Wm

Nr,
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Devido ao resfriamento por fluido da cdmara de compressdo, com
consequente diminui¢do da temperatura do ar na saida do compressor, o
processo de producdo do ar comprimido é considerado politrépico. De
fato, a temperatura do ar na saida do compressor se situa entre 84 ¢ 125
°C (medidas pelo termopar 2S1), cujos valores estdo abaixo dos valores
de temperatura que seriam alcangados se o processo fosse isentropico.
Esta grande amplitude de variacdo da temperatura esta associada a vazao
e temperatura da agua de resfriamento, a pressdo de descarga do ar e,
principalmente, a frequéncia rotacional do compressor, a qual exerce
grande influéncia sobre a taxa de transferéncia de calor do ar quente para
o fluido de refrigeragdo. Com base nos valores de temperatura na saida
do compressor, calculou-se o coeficiente politropico y,. do processo de
compressdo, de acordo com BORGNAKKE, SONNTAG (2009)

Ye — 1 — ! Og(%)
)

on

Os valores de y, ficaram entre 1,04 ¢ 1,25 considerando pressdes
manométricas de 2,5 bar até 9 bar, conforme mostra a Figura 31.

Figura 31. Variago do coeficiente politropico do processo de compressao do ar
comprimido.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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O célculo do coeficiente politropico ¥, depende da temperatura e
da relag@o de compressdo do ar. O valor de y, ndo se mantém constante
durante o funcionamento do compressor devido a elevagdo de
temperatura durante a compressao, tendendo a diminuir & medida que as
pressdes aumentam ao longo do processo politropico (COSTA, 1978).
Observa-se ainda, que para uma mesma faixa de pressdo, o coeficiente
politropico aumenta & medida que a frequéncia rotacional do compressor
também aumenta. Isto se deve ao fato do ar permanecer por menos tempo
na camara de compressdo cuja camisa do pistdo estd sendo refrigerada, o
que resulta no aumento do coeficiente devido a diminui¢do da
transferéncia de calor. A Figura 32 mostra a variagdo da temperatura do
ar comprimido na saida do compressor medida em fungdo da frequéncia
rotacional e da pressdo.

Figura 32. Temperatura do ar comprimido na saida do compressor medida pelo
termopar (2S1).
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O fato de ter sido usado o valor da pressdo p; g, medida no
reservatorio de ar pelo transdutor (2S4) para calcular o coeficiente
politropico experimentalmente gerou um pequeno erro devido ao
resfriamento do ar comprimido (com consequente queda de pressdo). No
entanto, este erro tende a ser conservativo uma vez que a diminuigdo da
pressdo tende a aumentar o valor de ., 0 que compensa as perdas térmicas
da linha de descarga do compressor, as quais reduzem o valor de y,.
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Nesse sentido, outra variavel que exerce grande influéncia sobre a
eficiéncia total do sistema pneumatico € a temperatura do ar. Visto que na
saida do compressor esta instalado o resfriador posterior (2Z2) (conforme
mostra a Figura 19), a temperatura de armazenamento do ar tende a ficar
proxima da temperatura ambiente, o que resulta na diminuigdo da pressao
e, por consequéncia, no rendimento total do sistema. Por outro lado, o uso
do valor da pressdo do ar ja resfriado permite a incorporacdo das perdas
térmicas que ocorreriam posteriormente no periodo de repouso do ar no
reservatorio, possibilitando uma andlise mais realistica do fluxo de
poténcia da planta. A Figura 33 mostra rendimento total do compressor
em fun¢do da frequéncia rotacional e da pressao do ar.

Figura 33. Eficiéncia total do compressor em fungdo da frequéncia rotacional e
da pressao do ar.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A eficiéncia total do compressor aumenta com a pressdo até
valores de 7 bar. Devido a influéncia do atrito, o torque minimo necessario
para o funcionamento do compressor ¢ relativamente elevado para baixas
pressdes, contudo, seu aumento ndo ocorre na mesma pPropor¢do em
comparacdo ao incremento da relacdo, pressao de descarga/pressao de
suc¢do, o que resulta na melhoria do rendimento total entre 5 ¢ 7 bar,
conforme eq. (90) e Figura 34. Acima desta faixa de pressdo, a influéncia
da eficiéncia volumétrica induz a reducdo gradual da eficiéncia total
(conforme mostra a Figura 30).
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Figura 34. Torque do compressor medido pelo transdutor (1S5).
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Por fim, o produto das eficiéncias mecanica e termodinamica pode
ser calculado com base na defini¢do de eficiéncia total, ou seja,

n
Me T ¢ = — (92)
7717 c

A distingao entre ambas as eficiéncias ¢ de dificil obtengao pratica,
uma vez que seria necessario a instalagdo de varios transdutores de
temperatura para quantificar as perdas térmicas que ocorrem durante o
processo de compressdo do ar, além da necessidade de medicao da
temperatura do ar na linha de sucgfo, a qual influencia a vazdo
volumétrica efetiva do compressor. As Tabelas 18 a 20 apresentam as
eficiéncias do compressor em fung¢do da frequéncia rotacional e da
pressdo do ar comprimido.
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Tabela 18. Eficiéncia volumétrica do compressor.

Pressdo Frequéncia rotacional do Compressor [rev/min]

(bar) 750 1000 | 1250 | 1500 | 1750 | 2000 | 2250

2,5 54,3 59,8 60,7 61,4 58,3 55,6 49,2

4,0 52,8 55,7 54,3 54,9 52,3 52,5 52,3

5,0 52,1 53,0 53,3 54,8 533 51,2 50,3

6,0 36,0 52,3 49,7 53,3 533 51,1 53,3

7,0 31,9 50,8 49,6 52,2 49,7 47,5 48,6

8,0 35,6 45,4 46,4 48,9 48,8 50,1 51,0

9,0 32,9 41,6 41,6 44,9 45,7 45,5 48,1

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Tabela 19. Eficiéncia mecanica do compressor.

Pressao Frequéncia rotacional do Compressor [rev/min]

(bar) 750 1000 | 1250 | 1500 | 1750 | 2000 | 2250

2,5 58,3 55,0 54,7 | 54,65 | 52,5 52,2 50,7

4,0 68,7 68,2 68,6 | 67,35 | 643 65,5 64,5

5,0 73,0 74,1 75,0 | 72,85 | 68,9 68,9 68,2

6,0 78,9 79,1 774 | 7591 75,3 78,5 74,0

7,0 81,7 81,6 82,8 | 80,85 | 81,6 79,3 79,4

8,0 83,5 85,7 86,9 | 85,77 | 86,5 84,9 86,6

9,0 91,4 90,8 90,2 | 91,17 | 91,7 91,0 91,4

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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Tabela 20. Eficiéncia total do compressor.

Pressdo Frequéncia rotacional do Compressor [rev/min]

(bar) 750 1000 | 1250 | 1500 | 1750 | 2000 | 2250
2,5 31,7 32,7 33,19 33,5 30,6 29,0 24.9
4,0 36,3 38,0 37,25 37,0 33,6 34,4 33,7
5,0 38,1 39,2 39,99 39,9 36,8 35,3 34,3
6,0 28,4 41,4 38,46 40,5 40,2 40,2 394
7,0 26,1 41,5 41,06 422 40,6 37,7 38,6
8,0 29,7 38,9 40,32 41,9 42,2 42,6 442
9,0 30,1 37,8 37,50 40,9 41,9 414 44,0

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

4.5. RESULTADOS DO SISTEMA DINAMICO

Nesta Secdo, as respostas dindmicas dos sistemas hidraulico e
pneumatico obtidas experimentalmente sdo comparadas com as respostas
obtidas através dos modelos apresentados no Capitulo 3. Os valores dos
coeficientes e pardmetros de projeto usados na validagdo dos modelos
estdo apresentados nas Tabelas 21 e 22, respectivamente. As tabelas
apresentadas nas Sec¢des anteriores, que compdem as efici€ncias
volumétrica e mecanica da bomba, motor ¢ compressor, foram inseridas
no modelo matematico da unidade de testes como mapas de eficiéncia
destes componentes.

Os controladores usados neste trabalho para controlar os sinais
continuos sdo do tipo PID (proporcional, integral e derivativo) com
topologia paralela. Devido ao fendomeno de saturagdo dos atuadores
eletromecanicos e & acdo integral do algoritmo de controle, pode ocorrer
o efeito denominado de windup, que requer um grande esfor¢o do
controlador para diminuir o sinal de controle a niveis aplicaveis nas
operagdes subsequentes (FRANKLIN; POWELL; EMAMI-NAEINI,
1994).
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Tabela 21. Valores de coeficientes e pardmetros de projeto do modelo do
sistema hidraulico usado para validag¢do da prova de conceito.

Modelo do Sistema hidraulico
Parametros Valor
D, 28 x 107 m3
D, 8x107°m?3
I 0,0017 kg m?
Jm 0,0011 kg m?
Vy 0,025 m3
v, 10L
Vr p/m 0,12
Do 60 X 10° Pa
my 0,678 kg
R, 296,7923]/kgK
Kvg, 2,37 x 107 m?/Pat/2
Kvyyy 4 x 1077 m3/Pal/?
Kviv, 3,4 x 1072 m3/Pal/?
Be 1400 MPa
Ay 0,2989 m?
H, 25 W/m? K
Tr 1p 150 ms (comaplica¢dode rampa)
Tiv1 40 ms
Wn 1v1 25rad/s
Civ1 1
Tyyz 50 ms
Tiy3 30 ms
Dset 190 x 10° Pa
DPmax 210 x 10° Pa
Areak 1x 107*? m?
Dy 1v2 6x1073m
v 46 cSt@40°C
On 850 kg/m?
Cp_1v2 0,7
Ty 50°C

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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Tabela 22. Valores de coeficientes e pardmetros de projeto do modelo do
sistema pneumatico usado para validagdo da prova de conceito.

Modelo Pneumatico

Parametros Valores
D, 225 x 107 m?3
Vel 0,08
L. 0,05
Je 0,0055 kg m?
N, 1 estagio
T, =T, 298,15 K
T, 298,15 K
1 1 x 10° Pa
Vr 2 x 30litros
dpy = dp, 254x 1073 m
Ry 288 J/kgK
Co—ar 717 J/kgK
Cp-ar 1004 J/kgK
Par 1,2928 kg/m3
My ini 0.071kg
Ly_r 0,015m
Ky_r 0,05 W/m K
Hg 25 W/m? K
Ag 0,56 m?

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Para minimizar o problema de saturagdo, pelo menos uma das
seguintes agdes foi implementada em cada controlador:

- um sinal de reset € aplicado no integrador sempre que o modo de
operagdo associado com o respectivo controlador for ativado;

- O controlador ¢ “desligado” quando seu modo de operacdo
estiver desabilitado;

- Satura¢do do sinal do integrador. Neste tipo de solucdo, o
proposito € o de controlar o sinal resultante do integrador de modo a evitar
que este continue a ser incrementado quando houver a saturacdo. Nesse
sentido, durante a saturagdo ¢ gerado um erro e,, resultante da diferenca
entre o sinal ndo saturado u, e o sinal efetivo u enviado do controlador
para a planta, conforme mostra a Figura 35. De acordo com FRANKLIN
et al. (1994), o ganho K, ¢é ajustado de modo a manter reduzida a
amplitude do sinal enviado ao integrador.
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Figura 35. Controlador PID com compensacao anti-windup do integrador.
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Fonte: Adaptado de FRANKLIN et al. (1994).

onde Kp, Kj, e K; sdo os ganhos do controlador PID, e ¢ o erro de regime
permanente, u é o sinal de saida do controlador ¢ K,; ¢ o ganho anti-
windup.

4.5.1. Respostas do sistema hidraulico

Os testes apresentados na sequéncia estdo divididos em duas
partes: (i) controle de pressdo do circuito com acumulador, (ii) controle
de vazdo da bomba (1P) com a valvula (1V5) do acumulador (1Z3) no
estado (a) aberto e (b) fechado. O circuito analisado esta representado no
diagrama da Figura 36. Os resultados dos testes com o sistema hidraulico
foram efetuados com a valvula (1V4) na posicao fechada. Os seguintes
sistemas de controle em malha fechada foram implementados para
obtengdo dos resultados:

(i). Controle de pressdo via valvula (1V1) e solenoide proporcional

(U1v1)

Neste teste, o deslocamento volumétrico da bomba é mantido
constante (&, = constante). A pressdo medida ¢ enviada como sinal de
realimentag@o ao controlador por meio de transdutor (1S4). O objetivo do
experimento € o de avaliar a capacidade da valvula proporcional (1V1) de
ajustar a pressao do circuito de acordo com o sinal de referéncia enviado
pelo sistema de controle. No veiculo hibrido, a a¢do de controle de
pressdo ¢ requerida no Modo de Carregamento 1 e pode ser executada
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pela valvula (1V1) e/ou pelo motor hidraulico (1A) e tem o objetivo de
manter reduzida a pressdo do circuito hidraulico.

Figura 36. Unidade de testes: circuito hidraulico analisado.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

(ii). Controle de vazdo através da bomba (1P) e solenoide
proporcional (&)

Neste teste, a valvula direcional proporcional (1V1) € usada para
controlar a pressao do circuito de acordo com o valor de referéncia pré-
definido. A vazdo hidraulica é medida e realimentada por meio de
transdutor (1S3), enquanto que a pressdo ¢ realimentada através do
transdutor (1S4). O objetivo do experimento € o de avaliar a capacidade
da bomba (1P) e da valvula (1V1) de fornecer poténcia em magnitude
proporcional & demanda do compressor de ar. O controle de vazdo da
bomba ou o controle de velocidade angular do motor (1A) e compressor
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(2P) sao usados no Modo de Carregamento 1. O controle do deslocamento
volumétrico da bomba também ¢é requerido nos modos regenerativos,
contudo, neste caso, o objetivo € o de gerar o torque de frenagem.

4.5.1.1. Analise experimental 1: Controle de pressdo do circuito operando
com acumulador

A Figura 37 mostra as respostas de pressdo do circuito hidraulico
controladas pela valvula proporcional (1V1).

Figura 37. Resposta dindmica da pressdo do circuito com acumulador.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

As respostas mostradas foram obtidas experimentalmente e pelo
modelo matematico na seguinte condi¢do:

- O solenoide Uy € submetido a entradas periddicas subsequentes
em degrau que determinam os seguintes valores de referéncia para o
sistema de controle: 100, 30, 80, 120 e 150 bar, respectivamente. O
periodo entre cada entrada foi de 45 s.

- A bomba fornece uma vazdo constante de 30 L/min (5 X
107* m3/s).

- A valvula (1V5) do acumulador (1Z3) permanece no estado
aberto durante o teste.

- Ganhos dos controlador: K = 0,1; K; = 0,02
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Devido a baixa capacidade de resposta dinamica da valvula
proporcional (o tempo de resposta foi obtido do catalogo técnico, ARGO-
HYTOS (2013)), intensificada pelos fendmenos de atraso da resposta de
pressdo (devido a necessidade de filtragem do sinal) e histerese da
valvula, os ganhos do controlador foram ajustados com valores
relativamente reduzidos, o que aumentou o tempo de resposta da valvula
para compensacao do erro. Além disso, observa-se que o tempo para
variagao da pressdo nos periodos de carga e descarga também foi limitado
pela dindmica do sistema hidraulico operando com o acumulador. Por
outro lado, esta limitagdo torna o funcionamento do sistema mais seguro,
uma vez que ndo ocorrem picos e variagdes abruptas de pressao.

Pequenas diferencas de amplitude e defasagem foram observadas
nas respostas da Figura 37 quando a pressdo se aproxima dos valores de
referéncia determinados para o sistema de controle. Observa-se que a
resposta do acumulador obtida experimentalmente € mais lenta na fase de
carregamento, contudo, torna-se mais rapida na fase de descarga. Tais
diferengas sdo justificadas pelo modelo de 2.* ordem selecionado, que
considera iguais os tempos de abertura e fechamento da valvula, e ignora
caracteristicas internas de construg¢do, que influenciam nos ganhos de
vazdo e pressdo da valvula. Os dados do modelo dinamico da valvula
foram extraidos do diagrama de Bode disponibilizado no catalogo do
componente (ARGO-HYTOS, 2013). O valor médio do coeficiente de
vazdo da valvula Kv,,, foi obtido experimentalmente na condi¢do de
abertura parcial da valvula, em fungdo da vazdo e do diferencial de
pressdo, os quais foram selecionados de acordo com a condicao de teste.
O valor de Kv,y3 da valvula (1V3) também foi extraido do catalogo do
fabricante.

4.5.1.2. Analise experimental 2. Controle de vazao da bomba

As respostas obtidas experimentalmente e pelo modelo matematico
foram testadas na seguinte condigao:

- O solenoide &, da bomba (1P) € submetido a entradas periodicas
subsequentes em degrau que determinam os seguintes valores de
referéncia para o sistema de controle: 25, 40, 25, 15, 25 40 L/min,
respectivamente. O periodo entre cada entrada foi de 40 s.

- O valor de referéncia da pressdo, controlada pela valvula (1V1),
foi estabelecido em 130 bar, conforme mostra a Figura 39.
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- A valvula (1V5) do acumulador (1Z3) permanece no estado
aberto durante o teste.

- Ganhos dos controlador de pressdo: Kp = 0,1; K; = 0,02

- Ganhos dos controlador de vazdo: Kp = 5; K; = 0,5

Os rendimentos da bomba foram obtidos experimentalmente,
conforme descrito nas se¢Oes anteriores. Os demais coeficientes da
bomba foram extraidos do catalogo do fabricante (BOSCH_REXROTH,
2014) conforme indicado na Tabela 21.

A Figura 38 mostra a resposta dindmica de vazdo do circuito
hidraulico, enquanto a Figura 39 apresenta a resposta correspondente de
pressdo, cuja variagdo resulta das mudangas periddicas da vazio enviada
pela bomba.

Figura 38. Resposta dindmica da vazdo do circuito hidraulico com acumulador.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A Figura 38 mostra que as respostas de vazdo da bomba obtidas
experimentalmente e por simulacdo apresentam um comportamento
transiente e estacionario muito semelhante durante a compensacdo do
erro, apresentando uma pequena defasagem (inferior a 3 s) da resposta
obtida com o0 modelo matematico em relagdo a resposta experimental. As
diferengas de maior amplitude entre os resultados de pressdao no periodo
transiente, mostradas na Figura 39, podem ser justificadas pela
simplifica¢do adotada na modelagem, a qual adota modelos lineares para
representar o comportamento dindmico da valvula proporcional e do
deslocamento angular do prato da bomba.
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Figura 39. Resposta de pressdo do circuito hidraulico quando o sistema opera

em diferentes niveis de vazdo e com acumulador.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

200

A semelhanca nos resultados se repete no teste realizado sem
atuagdo do acumulador, ou seja, na condigdo em que a valvula (1V5)

permanece fechada, conforme mostra a Figura 40.

Figura 40. Resposta dinamica da vazdo do circuito hidraulico sem acumulador.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

As condi¢oes de teste foram:

200

- O solenoide &, da bomba (1P) € submetido a entradas periodicas
subsequentes em degrau que determinam os seguintes valores de
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referéncia para o sistema de controle: 25, 15, 25, 40, 25 L/min,
respectivamente. O periodo entre cada entrada foi de 40 s.

- O valor de referéncia da pressdo, controlada pela valvula (1V1),
foi estabelecido em 110 bar.

As respostas de vazdo e pressdo do sistema hidraulico para esta
segunda condig@o estdo mostradas nas Figuras 40 e 41, respectivamente.

Figura 41. Resposta de pressao do circuito hidraulico quando o sistema opera
em diferentes niveis de vazdo e sem acumulador.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

4.5.2. Respostas do Sistema Pneumatico

Nesta Secao sdo apresentadas as respostas do sistema pneumatico
usadas para validagdo dos modelos matematicos. O circuito de testes esta
representado pelo diagrama mostrado na Figura 19. As variaveis,
frequéncia rotacional e torque do compressor, sdo controladas pelas
malhas de controle de vazio e pressdo hidraulica, apresentadas na Se¢do
anterior. Com o objetivo de organizar a Se¢do e tornar o assunto menos
extenso, sdo realizados somente dois tipos de analises comparativas, por
meio das quais € possivel visualizar o sistema como um todo:

(i). Andlise do carregamento do reservatorio de ar comprimido.
Neste item, sdo apresentadas as curvas de pressao obtidas por simulagdo
e experimentalmente. Para haver concordancia entre os resultados dos
testes e do modelo ¢ necessario que a vazdo enviada pelo compressor,
bem como sua frequéncia rotacional e a temperatura do ar apresentem
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respostas aproximadas, visto que o carregamento do reservatdrio € o
resultado da operacgdo conjunta do sistema hidraulico-pneumatico.

(i1). Andlise da pressdo no circuito hidraulico em fung¢o do torque
do compressor e do carregamento do reservatorio de ar comprimido.
Neste item ¢é analisada a evolug¢do da pressdao no circuito hidraulico que
ocorre a medida em que aumenta o trabalho do compressor durante o
carregamento do reservatorio. Semelhante ao item anterior, o principal
foco da analise ¢ a ag@o conjunta do sistema, cuja resposta depende da
modelagem correta dos circuitos, com énfase ao motor (1A), compressor
de ar (2P) e demais partes do sistema pneumatico. Em outras palavras, os
graficos apresentados nos itens 4.5.2.1 e 4.5.2.2 permitem visualizar as
principais variaveis participantes do fluxo de poténcia do sistema, tendo
como entrada a poténcia hidraulica, e saida a energia pneumatica
resultante.

4.5.2.1. Analise do carregamento do reservatorio de ar comprimido

Na Figura 42 sdo mostradas as curvas de pressdo do ar comprimido
durante o periodo de carregamento do reservatdrio quando o compressor
opera nas frequéncias rotacionais de 1250 e 2250 rev/min. A pressdo
inicial no reservatorio é de 0,5 bar (manométrica). Observa-se que
houveram poucos desvios entre as respostas apresentadas. Na resposta
obtida por simulagdo a frequéncia rotacional de 1250 rev/min, o aumento
da pressdo medida na unidade de testes ocorre um pouco mais lentamente
quando a pressdo se situa acima de 5 bar. Contudo, na resposta
frequéncia rotacional de 2250 rev/min, este comportamento s6 ¢
verificado quando a pressdo ultrapassa 8 bar. Abaixo deste valor
comportado € inverso, ou seja, a pressdo aumenta mais rapidamente na
resposta obtida experimentalmente em relagdo a resposta do modelo
matematico.

As discrepancias entre os resultados sdo mais nitidas na resposta
“b”, em que o compressor opera com velocidades angulares mais altas e,
portanto, mais distante de sua condi¢do de trabalho nominal, de 1500
rev/min. Tais diferencas podem estar relacionadas a pequenas variagdes
da frequéncia rotacional do compressor, que mesmo operando em malha
fechada, apresentou desvios de seu valor de referéncia devido,
principalmente, a sua ampla faixa de operagdo, de 0,5 bar, com o estado
de carga do reservatorio praticamente nulo, at¢ a condicdo de
carregamento maximo, de 9 bar (Figura 43).

o

o
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Figura 42. Comparagdo entre as respostas de pressdo do ar comprimido no
reservatorio obtidas por simulagdo e experimentalmente: (a) frequéncia
rotacional do compressor n, = 1250 rev/min; (b) n, = 2250 rev/min.
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Fonte: Elaborado pelo autor.

A variagdo da temperatura é outra possivel causa das diferencas
apresentadas entre as respostas, a qual afeta o coeficiente politropico e a
pressdo, e estes por sua vez, influenciam diretamente a eficiéncia
volumétrica do compressor. Nos instantes finais do processo de
carregamento do reservatorio, se observa o principio da estabilizagdo da



151
pressdo devido ao inicio de abertura da valvula limitadora de pressdao
(2V2), conforme mostra a Figura 42.

Figura 43. Variag@o da frequéncia rotacional do compressor durante o
carregamento do reservatorio de ar comprimido.
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4.5.2.2. Anélise da press@o no circuito hidraulico em fungao do torque do
compressor ¢ do carregamento do reservatorio de ar comprimido

A frequéncia rotacional do compressor ¢ determinada pelo controle
do deslocamento volumétrico da bomba. O transdutor (1S5) € usado para
enviar o sinal de realimentagdo ao controlador da bomba (Figura 18). A
Figura 44 mostra a evolugao da pressdo hidraulica como consequéncia do
aumento do torque e do trabalho do compressor requerido & medida que
ocorre o carregamento do reservatério. A frequéncia rotacional do motor
hidraulico (1A) e compressor (2P) usados no teste foi de n, =
1500 rev/min, onde se efetua o carregamento dos reservatorios (2Z4) e
(2Z5) na faixa de pressdo de 0,5 até 9 bar man.

Pela comparagdo entre os resultados da pressao hidraulica observa-
se que a resposta obtida por simulagdo apresenta valores superiores em
relacdo a resposta obtida experimentalmente. A diferenca ocorre em
virtude de terem sido utilizados dados de catilogo para obtencdo das
eficiéncias do motor hidraulico, os quais sdo normalmente generalizados
para toda linha de produtos.
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Figura 44. Pressdo no circuito em fung¢do do torque do motor hidraulico e do
carregamento do reservatorio de ar comprimido.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Para corrigir esta tendéncia, observada também em outros
patamares de frequéncia rotacional, efetuou-se um aumento de + 5% no
coeficiente 7,,,,, de eficiéncia mecanica do motor. O resultado da
alteragdo esta mostrado no grafico da Figura 44, através da curva de
simulagdo corrigida. Nela se observa que ambas as respostas (obtidas por
simulagdo e experimentalmente) apresentam uma evolucdo da amplitude
das pressdes bem proxima, com excecao da regido de baixa pressdo, onde
a pressao minima requerida pelo motor hidraulico € superior ao resultado
gerado pelo modelo devido ao torque minimo necessario para acionar o
compressor (conforme mostra a Figura 34). E importante destacar que,
devido a menor varia¢do da curva do torque do compressor, observada
depois que a pressdo pneumatica ultrapassa o valor de 4,3 bar, verifica-se
que a press@o hidraulica também ndo se altera significativamente, uma
vez que o torque do compressor determina a carga de trabalho da unidade
hidraulica.
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5. SISTEMA DE CONTROLE

Este Capitulo apresenta as estratégias empregadas pelo sistema de
supervisao do veiculo hibrido. O projeto do sistema de supervisdo é
essencial para garantir o correto funcionamento dos diversos subsistemas
e manter alta, sempre que possivel, a eficiéncia dos componentes.

Em grande parte dos processos, o desenvolvimento de sistemas de
gerenciamento de veiculos utiliza estratégias de controle baseadas em
regras, muito embora os detalhes sobre as estratégias adotadas raramente
sejam publicados devido a restrigdes comerciais (CROLLA et al., 2008;
ZHANG e CHEN, 2014). Este tipo de abordagem, frequentemente
definida como estratégia de controle heuristico, continua sendo a forma
mais utilizada de implementag@o pelos fabricantes, sendo baseada em um
conjunto de regras, geralmente implementadas em instru¢des do tipo 'if-
then-else’. Uma vez que as regras sdo especificas para uma aplicagdo em
particular, estas normalmente requerem um maior esfor¢o de calibragdo
e, geralmente, ndo sdo transferiveis (CROLLA et al., 2008).

Estratégias heuristicas sdo facilmente implementaveis em tempo
real, com grande potencial de simplificacdo e personalizagdo. Em geral,
este tipo de solucdo apresenta um desempenho préoximo ao 6timo
concernente a selecdo das regides de trabalho dos componentes (o que
influencia diretamente na eficiéncia energética), desde que as regras
sejam suficientemente detalhadas para contemplar todos os eventos aos
quais o veiculo seja submetido (ENANG et al., 2015).

O sistema de supervisdo determina os modos de operagdo do
sistema hibrido em funcdo das condigdes geograficas e de trafego do
veiculo e do estado de carga dos sistemas de armazenamento de energia.
Em nivel de processo, os elementos controlados pelo sistema de
supervisdo sdo o motor a combustdo interna, a caixa de transmissao
automatica, a bomba/motor, a embreagem do sistema hibrido, o motor
hidraulico e as eletrovalvulas do circuito hidraulico.

Além da apresentagdo dos modos de operagdo do veiculo hibrido,
na Se¢do Final do Capitulo é feita uma analise do veiculo na qual o foco
¢ 0 processo regenerativo, ou seja, os periodos em ocorre a recuperacio
de energia. O principal objetivo € o de avaliar o fluxo de poténcia dos
diversos subsistemas para esta condigdo de trabalho com o proposito de
quantificar a energia recuperada pelo sistema hibrido e encontrar os
componentes responsaveis pelas ineficiéncias do circuito.
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5.1. GERENCIAMENTO DO SISTEMA DE CONTROLE

Os modos de controle do sistema hibrido estdo divididos em cinco
categorias: Modo Regenerativo 1 (RGy4), Modo Regenerativo 2 (RGyy,),
Modo de Carregamento 1 (CHy4), Modo de Carregamento 2 (CHy,) €
Modo Auxiliar de Poténcia (PAy). A estrutura geral de sistema de
gerenciamento do veiculo esta mostrada na Figura 45.

Figura 45. Estrutura geral de controle do sistema hibrido.
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Nos modos de regeneracio utiliza-se o sistema hidraulico como
elemento intermediador de recuperaggo de energia para as condi¢des em
que a bomba/motor disponha de torque de frenagem suficiente para
assegurar que o veiculo desacelere ou mantenha a sua velocidade numa
descida. Os freios de servigo sdo ativados somente quando o torque de
frenagem excede o que a bomba pode fornecer (WU et al., 2004).

Para @fyeio < Z1 somente os freios hidraulicos sdo atuados; para
Zp1 < Qfreip < Zp, ambos os freios sdo atuados; para Qpreip > Zp
somente o freio de servigo € aplicado, sendo @fyej, a intensidade de
frenagem e Zp, e Zp, 0s patamares percentuais que definem a intensidade
de pressionamento do pedal do freio em relagdo a condigdo de maxima
frenagem. Definiu-se arbitrariamente que Zp; = 15% e Z,, = 30%17. A
intensidade percentual de frenagem Zj,, indica o nivel de pressionamento
do pedal dos freios de servigo cujo torque se torna superior a capacidade
de torque de frenagem gerada pela bomba/motor (1P) e redutor mecanico.

No modo regenerativo 1 (RGy4) controla-se a velocidade do
veiculo pelo torque de frenagem 7, da bomba/motor a fim de manter a
velocidade do veiculo durante descidas. No modo regenerativo 2
(RGy3) o objetivo € o de desacelerar o veiculo. Neste modo, o
deslocamento angular do pedal de frenagem ¢é convertido em comando
elétrico &,, que transforma o deslocamento volumétrico da bomba em
torque de frenagem.

Nos modos de carregamento nao ocorrem episodios de
recuperagdo de energia por frenagem. Nestas condigdes, o sistema de
gerenciamento atua para garantir o suprimento de ar comprimido para o
veiculo durante os periodos de cruzeiro. Neste periodo, os acumuladores
nao sdo recarregados devido a sua baixa densidade de energia.

O Modo de Carregamento 1 (CH 1) ocorre sempre que o estado
de carga dos acumuladores estiver no nivel baixo (abaixo de 15 MPa) ¢ a
pressdo do reservatorio de ar for inferior a 0,5 MPa. Nesta condicao,
efetua-se o acoplamento da embreagem que liga o sistema hidraulico ao
eixo cardan, de modo que a bomba/motor seja comandada pelo motor a
combustdo. Um controlador eletronico controla a relagdo de transmissao
ir com o objetivo de manter a frequéncia rotacional do motor a combustao
proxima a um valor de referéncia w, /ggr (0 qual € selecionado de acordo

17 A determinagdo especifica dos niveis relativos de frenagem Zp, e Zp,, depende da
realizagdo de testes com o veiculo hibrido, no qual deve ser instalado o sistema de
frenagem regenerativa.



156

com a velocidade do veiculo), de modo que o motor de combustao opere
num regime de trabalho de maior eficiéncia.

Como a poténcia geradora de for¢a motora utilizada para conduzir
o veiculo em rodovias planas ¢ geralmente considerada baixa, a energia
requerida para a producgdo de ar comprimido pode ser simultaneamente
fornecida pelo motor a combustio interna. Quando a pressdo do ar alcanga
o valor de 1,2 MPa, a embreagem do sistema hibrido ¢ desacoplada e a
bomba/motor para de operar. Neste modo, a pressao do circuito hidraulico
¢ controlada pelo deslocamento volumétrico do motor (1A). Esta opg¢do
de controle se justifica pela necessidade de manter a pressdo hidraulica
py em um nivel mais baixo (neste caso, de 13 MPa). Esta a¢do diminui a
poténcia exigida do motor & combustdo para acionar o sistema hidraulico-
pneumatico, além de forcar o aumento do deslocamento volumétrico do
motor (1A) (para alcancar a poténcia necessaria para acionar o
compressor), o qual neste estado pode operar com maior eficiéncia. Neste
modo, o motor (1A) trabalha a uma frequéncia rotacional em torno de
2000 rev/min.

O Modo de Carregamento 2 (CH ;) ¢ habilitado apés um evento
com recuperagdo de energia, quando o SOC dos acumuladores esta total
ou parcialmente carregado (a pressdo hidraulica € igual ou superior a 15
MPa) e a pressdo pneumatica estd abaixo 0,6 MPa. A embreagem que liga
o sistema hidraulico permanece desacoplada. Os acumuladores sdo
usados como fonte de energia para acionar o motor hidraulico (1A). A
energia absorvida pelos acumuladores ¢ suficiente para carregar o
reservatorio na faixa de 0,6 MPa a 1,2 MPa pelo menos uma vez. A
frequéncia rotacional do motor (1A) é controlada em aproximadamente
2000 rev/min.

No Modo Auxiliar de Poténcia (PA,), a bomba/motor (1P)
auxilia o motor a combustdo (0M) durante a partida do veiculo e/ou em
trajetos que o veiculo trafega em baixa velocidade. Este modo também é
habilitado ap6s um episodio de frenagem regenerativa no qual o SOC dos
acumuladores estd parcial ou totalmente carregado (a pressdo nos
acumuladores deve ser igual ou superior a 16 MPa). A poténcia para
tracionar o veiculo ¢ fornecida pelo motor a combustio e sistema
hidraulico, concomitantemente.

As Figuras 46 e 47 mostram, respectivamente, os diagramas de
blocos simplificados dos controladores usados no controle do
deslocamento volumétrico da bomba/motor e motor hidraulico. As saidas
discretas sq,53,53,5;4 € S; sdo os sinais de comutagdo usados para
selecionar os cinco modos operacionais do sistema hibrido. Dessa forma,
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RGyy =1ses; =1,RGy, = 1ses, =1,CHy; = 1ses3 =1,CHy, =
1ses,=1¢ee PAy =1 se s5g=1. Nestas figuras 7,p € T14 sd0 as
constantes associadas ao tempo de resposta do deslocamento volumétrico
da bomba/motor e motor, respectivamente.

Figura 46. Diagrama simplificado de controle da bomba/motor.

Vyei
+ Controle de
Vyei/ REF velocidade do
> - s; 1 Veiculo
a —
ﬂ. Controle de
] Torque
Tp/m ) 1/ €p
L N T >
= 1P
Wy /REF — 2 — Controle de s+ 1/T1P
| velocidade do N
W ;1 Motor 1A Fungaho .
—_— 3 Transferéncia
throttle Controle de
] velocidade do
Vy S5 T Veiculo

Fonte: Elaborado pelo autor.

Figura 47. Diagrama simplificado de controle do motor hidraulico.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

As condigdes logicas de habilitacdo da embreagem, que acopla o
sistema hidraulico-pneumatico, ¢ do solenoide da valvula (1V3), que
interliga os acumuladores com a linha de presséo do circuito hidraulico,
estdo representadas pelas equagdes Booleanas (93) e (94), sendo
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Hembreagem =S5 +5;+83+ 55 (93)

U1V3_P1 = (Cs. (Sl + Sz) + 1V3). (‘:6 + 54 + SS ) (94)

onde o sinal de adigdo ‘+’ representa uma fung¢éo ldgica OU e o sinal de
produto ‘.” representa uma fungao 16gica E.

A Figura 48 mostra a estrutura do sistema de controle da relacdo
de transmissdo do veiculo, o qual tem o propdsito de manter reduzido o
valor da velocidade angular do motor a combustéo interna com o objetivo
de aumentar sua eficiéncia. O controle de velocidade ¢ habilitado somente
quando o veiculo trafega em regime permanente, em velocidade de
cruzeiro, ¢ em rodovias com pequena ou nenhuma inclinagdo. Neste
periodo, no qual normalmente é demandada uma baixa poténcia do
sistema motriz, pode-se utilizar o sistema hidraulico acionado pelo motor
a combustio como fonte de poténcia para producdo de ar comprimido no
CHpyy.

Figura 48. Controle da relagdo de transmissdo do veiculo.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A velocidade angular de referéncia w,/ggr ou a frequéncia
rotacional de referéncia é definida em fungdo da velocidade do veiculo,
do torque disponivel e da eficiéncia do motor & combustdo interna. A
estrutura de controle apresentada na Figura 48 foi escolhida com o
objetivo de simplificar a modelagem da transmissdo do veiculo e,
paralelamente, atender ao requisito de manter o motor & combustio
operando em regides de elevado torque e eficiéncia. As frequéncias
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rotacionais de referéncia para o motor a combustdo interna em fung¢do da
velocidade do veiculo estdo indicadas na Tabela 23.

Tabela 23. Frequéncias rotacionais de referéncia para o motor & combustdo
interna em fungao da velocidade do veiculo

Velocidade do veiculo [km/h] Frequéncia rotacional de
referéncia [rev/min]
Vyei < 59 n, = 1050 rev/min
59 < v, < 62 n, = 1100 rev/min
62 < vy < 67 n, = 1200 rev/min
67 < Vye; <73 n, = 1300 rev/min
73 <0, <79 n, = 1400 rev/min
Vyei = 79 n, = 1500 rev/min

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

As condigdes de comutagdo dos modos de operagdo estdo
representadas pelas Equagdes (95) a (99). A logica Booleana descrita esta
baseada na determinagdo dos limites de pressdo dos sistemas de
armazenamento e nas condigdes de trafego e de conducdo do veiculo. As
condi¢des 16gicas e as respectivas variaveis discretas estdo descritas na
Tabela 24.

s1 = [(Co + Cy3) . Ci2 . Cy5 + 54] -(64 + 510 + 511 + 616 +5;) 95

Sy = C13 . §1 + C14 (96)
53=[Cl.C9+S3].(€3+§1+§2+§4) (97)
S4:[Cz.Cs+S4].(CT7+§1+§2) (98)

Sg = [(59 + C17) 'C8 'C16 +SS] .(67 + 613 + C16 +S_1 +§2

+ 53+ 5,) ©9)

A Tabela 25 resume as principais caracteristicas dos modos de
operagdo do veiculo hibrido descritas no Capitulo.
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Tabela 24. Condig¢des 16gicas e variaveis discretas dos modos de operagdo do
sistema hibrido.

Condicao Logica/ Variavel
IF Discreta
THEN
Par < 5 bar ;=1
DPar < 6 bar C,=1
DPar > 12 bar C;=1
DPar > 100 bar C,=1
Dac < 300 bar C;=1
Dac > 340 bar Ce=1
Dac < 125 bar C, =
Dgc > 150 bar Cg =
Vye; > 15 km/h Co=1
Vye; > 80 km/h Cio=1
Xgective > 0° Ch=1
Xgective < 1° Cp=1
0< Afreio < Zpn Ciz3=1
Zp1 < Apreio < Zp; Gy =1
RGy, =1 Cs=1
Qpcer, >0 Ce=1
Text = Te G, =1

5.2. ANALISE GERAL DOS RESULTADOS NOS MODOS
REGENERATIVO E DE CARREGAMENTO

Os resultados apresentados nesta Secdo utilizam os dados do
veiculo e sistema hidraulico-pneumatico reportados no Capitulo 3.
Excetuam-se a carga do veiculo, que foi alterada para 40 toneladas, o
deslocamento volumétrico da bomba/motor, alterado para 250 cm® e o uso
de trés acumuladores de 32 litros cada. Tal modificacgdo foi efetuada com
o objetivo de aumentar a poténcia exigida do sistema motriz do veiculo
durante a simulacdo, uma vez que este trafega na maior parte do tempo
com baixa poténcia (em via plana horizontal e com velocidade
relativamente baixa). A capacidade volumétrica da bomba/motor foi
aumentada com o objetivo de elevar o torque de frenagem produzido pelo
sistema hidraulico. Adicionalmente, foram adotados trés acumuladores,
no lugar de dois, com o propoésito de melhorar a autonomia do sistema em
relacdo a producdo de ar comprimido.



Tabela 25. Resumo das caracteristicas dos modos de operag@o do veiculo hibrido.

161

Componentes/ RGy1 RGua CHyq CHyp PAy
Modos de
Operacgao
Bomba/motor Controle de Controle de Controle de - Controle de
(1P) velocidade do torque da bomba velocidade do torque da bomba

veiculo compressor em

2000 rev/min

Motor (1A) Controle de Controle de Controle da Controle de -

velocidade do velocidade do pressdo hidraulica | velocidade do

compressor em compressor em em 13 MPa compressor em

2000 ou 3000 2000 ou 3000 2000 rev/min

rev/min rev/min
Valvula Limita a Limita a - - -
proporcional velocidade do velocidade do
(1v1) compressor em compressor em

3000 rev/min 3000 rev/min
Acumuladores Carregamento de Carregamento de | Valvula (1V3) Descargade 35a | Descargade 35a
(1Z1) 11 a35 MPa 11 a35 MPa fechada 12,5 MPa 12,5 MPa
Embreagem  do Acoplada Acoplada Acoplada Desacoplada Acoplada
SH
Controle da - - Ativo Ativo -
Transmissao
Reservatorio Carregamento de Carregamento a Carregamento de Carregamento de -
2721) 0,5 a35 MPa partir de 0,5 MPa | 0,5a 1,2 MPa 0,6 a 1,2 MPa

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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Para avaliar a tomada de decisdes gerenciada pelo sistema de
supervisao, estabeleceu-se uma sequéncia de etapas de condugdo que seja
representativa das condi¢des de traslado em rodovias planas e em declive.
No tempo t = 0 a 100 s, o veiculo trafega a velocidade de 60 km/h em
estrada plana. No tempo t = 100 s da-se inicio a um leve declive, de 3°
de inclinagdo, que perdura até t = 200 s. Deste instante até t = 1200 s
o veiculo segue novamente em estrada horizontal. Ao final deste periodo,
o veiculo ¢ desacelerado por meio do sistema hidraulico até sua parada
total. As condigdes de conducdo estdo resumidas na Figura 49.

Figura 49. Condigdo avaliada de condugdo do veiculo.
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pela poténcia fornecida constante. Os armazenadas nos comprimido é | acumuladores sdo
pelo motor a combustio acumula/dc.)res e acumuladores quando p,, suprido pela ca!‘re_gad_os
quando p,, <5 bar reservatorio de ar so <6 bar poténcia prioritariamente para
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comprimido ¢ suprido motor & hidraulica e reduzir a
pelo sistema hidrostatico. bustio distancia de fi¢
quando p,, <5
bar
1=0s t=100s 1=200s 1=1200s

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A Figura 50 mostra as respostas dinamicas do veiculo e sistema
hidraulico. A velocidade do caminhdao ¢ mantida aproximadamente
constante em 60 km/h durante todo o percurso até o momento da
frenagem. A distancia total percorrida pelo veiculo foi de 20 km
aproximadamente. Com o propdsito de provocar uma mudanga logica no
modo de operagdo do veiculo, arbitrou-se que a pressdo inicial
(manométrica) do ar no reservatério é nula. Com isto, devido a baixa
pressdo do ar, o sistema hibrido assume, em t = 0s, o MODO DE
CARREGAMENTO 1. Em t =100s inicia o declive ¢ o MODO
REGENERATIVO 1 é habilitado até t = 200 s. Em t = 200 s, ambos
os sistemas de armazenamento estdo com carga. Em t = 737s e t =
900 s habilita-se 0 MODO DE CARREGAMENTO 2, quando a pressdo
pneumatica cai para 0,6 MPa, o qual permanece até que os acumuladores
sejam descarregados (p,. < 12,5 MPa), o que ocorre no tempo t =
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914s. A partir desse instante até t = 1200s o sistema assume
novamente MODO DE CARREGAMENTO 1 sempre que a pressdo do
ar ficar abaixo de 0,5 MPa. Essa diminui¢do da pressdo decorre do
acréscimo de um ponto de consumo intermitente de ar comprimido no
modelo matematico, o qual tem por objetivo possibilitar a mudanga dos
modos de operagdo durante o periodo analisado. No instante t = 1200 s,
somente os freios regenerativos sao atuados e o veiculo desacelera no
MODO REGENERATIVO 2. O modo PA,, nédo é tratado neste ciclo.

O deslocamento do fluido através da bomba/motor sé ocorre
quando a embreagem acopla o sistema hidraulico. O deslocamento
volumétrico (&,) € mantido em patamares mais elevados para ambos 0s
modos de frenagem, contudo, seu valor se torna bastante reduzido no
CHy,. Essa diferenca decorre da funcdo especifica exercida pelo
componente, que depende do modo de operacdo. Nos modos de frenagem,
a bomba/motor exerce essencialmente a fungdo de geradora de torque,
entretanto, no modo de carregamento a bomba/motor atua como
fornecedora de vazdo para o motor hidraulico. Neste ultimo caso, o
deslocamento da bomba/motor ¢ controlado com o fim de enviar somente
a vazao necessaria para que o motor opere na velocidade de referéncia de
Wm/rer = 2000 rev/min (com o proposito de reduzir a poténcia do
motor & combustdo 0M). Contudo, quando o sistema hibrido assume um
dos modos regenerativos, a velocidade de referéncia passa a ser de
3000 rev/min, visto que o objetivo principal ¢ o de recuperar uma
quantidade maior de energia em fungdo da distancia percorrida. O
estabelecimento de mais de um valor de referéncia para a pressdo
hidraulica (py/grpr) também ocorre devido aos diferentes modos de
operacdo. Nos modos de frenagem, a pressdo atinge o seu nivel maximo
(de 35 MPa) regulado na valvula de alivio 1V2, uma vez que a prioridade
¢ a parada rapida do veiculo. No CH,,; a pressdo de referéncia ¢ de 13
MPa, que ¢ a pressdo requerida para acionar o compressor de ar com o
motor hidraulico operando na condigdo de maximo deslocamento
volumétrico.

As respostas do sistema pneumatico e acumuladores sdo
apresentadas na Figura 51. Como nos primeiros 100 s ndo ha episodios de
frenagem e os acumuladores estdo sem carga, a poténcia de acionamento
do compressor provém do motor & combustdo, no CH,,4. Neste modo, a
pressdo de trabalho do ar inicia com pressdo nula e aumenta até 1,2 MPa.
Entre os instantes 100 e 200 s, o sistema hibrido assume o RGy. A
pressdo pneumatica aumenta de 1,04 MPa para 3,5 MPa acumulando no
reservatorio aproximadamente 1045 kJ de energia, a temperatura maxima



164

de 82°C. A energia armazenada nos acumuladores fica em torno de 990
kJ.

Figura 50. Respostas do veiculo e sistema hidraulico.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A vazdo massica proveniente do compressor ¢ a vazdo de saida
usada para simular o consumo de ar, de 0,012 kg/s, também sdo
apresentadas na Figura 51. Em aproximadamente 737 s, a pressao do ar é
reduzida para 0,6 MPa. Neste instante o sistema de supervisao habilita o
CH,p,, no qual ¢ utilizada a energia dos acumuladores para recarregar o
reservatorio até a pressao de 1,2 MPa. A partir deste momento, a pressdo
hidraulica ¢ reduzida de 29 MPa para 16,5 MPa, e no instante 900 s, ap6s
uma nova queda da pressdo do ar, a pressdo hidraulica cai de 16,5 até 12,5
MPa (e a pressdo do ar sobe de 0,6 para 0,86 MPa), que é a minima
pressdo de trabalho permitida para os acumuladores. Neste estagio, a
valvula (1V3) é desenergizada e assume posi¢ao central fechada (Figura
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5). No instante 1023 s a pressdo pneumatica é reduzida para 0,5 MPa. O
CH,, € novamente habilitado e o ciclo de carga e descarga do sistema
pneumatico se repete até o tempo t = 1200 s, quando ocorre a frenagem
do veiculo e o sistema assume o RGy,, com carregamento total do

acumuladores e parcial do reservatorio de ar (cuja pressio sobe para 1,54
MPa).

Figura 51. Respostas do sistema pneumético e acumuladores.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A Figura 52 mostra as respostas de desempenho e consumo de
combustivel do motor a combustdo. De acordo com as condi¢des de
trafego, velocidade do veiculo e carga, a 16gica de controle seleciona a
frequéncia rotacional de regime permanente do motor a combustio
indicada na Tabela 23, neste caso de 1100 rev/min. Por conseguinte, o
sistema de controle atua sobre a relagdo de transmissao i com o propésito
de manter a frequéncia rotacional do motor proéxima ao valor de
referéncia. Com a redugdo da relagdo de transmissdo, a frequéncia
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rotacional n, do motor diminui e o torque t, e a eficiéncia 1, aumentam,
0 que possibilita que o motor a combustio opere em uma regiao de maior
economia, cuja eficiéncia média situa-se em torno de 41% para as
condi¢des simuladas (ver eq. (15)). Durante o trajeto, o CHy4 € habilitado
em duas ocasides, nas quais o suprimento de ar comprimido é provido
pela poténcia gerada no motor a combustdo (t = 0se 1023 s). Tais
periodos podem ser identificadas pelos incrementos de torque 7, €
poténcia P,, acompanhados do aumento de eficiéncia 1, do motor,
conforme mostra a Figura 52.

Figura 52. Respostas do sistema motriz do veiculo.

0 250 500 750 1000 1250
T T

Torque
[N.m]

Frequéncia
[rev/min]

Eficiéncia Poténcia Rotacional
[kW]

[%]

Consumo
especifico de
combustivel

[&/kW h]

(L]

especifico Consumo

Consumo
[L/km]

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

O consumo especifico médio foi de aproximadamente 0,48 L/km.
Adicionalmente, o consumo médio de combustivel por unidade de energia
acumulada no veiculo hibrido, medido em g/kWh e identificado por
Qe_py, forneceu uma média de ¢,_yy = 198 g/kWh, enquanto que o
resultado de simulagdo de um veiculo equivalente convencional nao-
hibrido forneceu uma média de ¢,_cy = 204 g/kWh, ndo obstante,
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ambos os veiculos estarem operando em regime de alta eficiéncia e haver
demanda intermitente de ar comprimido somente no veiculo hibridizado.
Esta melhoria de 3%, ainda que pouco expressiva, pode ser justificada
pelo acréscimo da energia recuperada pelo veiculo hibrido, conforme
descrito na eq. (12), que além de computar a energia total consumida pelo
motor a combustdo, também inclui a energia dos acumuladores e
reservatorio de ar.

5.3. ANALISE DOS RESULTADOS NO MODO AUXILIAR DE
POTENCIA

Nesta Secdo sdo avaliados os resultados de um veiculo de 19
toneladas, 420 cv, quando este € submetido a episodios de desaceleracao,
com posterior aceleragdo utilizando o sistema hidraulico como unidade
de poténcia auxiliar do motor a combustdo interna. O veiculo ¢
desacelerado por meio do torque de frenagem 7, produzido pela
bomba/motor. As condigdes de teste foram:

- Velocidade inicial do veiculo, v,,,; ; = 70 km/h. No tempo t =
0 o veiculo é desacelerado até sua parada.

- Nos instantes 100 e 300 s o veiculo € acelerado até a velocidade
de 40 km/h; nos instantes 200 e 400 s, o veiculo é desacelerado até sua
parada total.

- No periodo de desaceleragdo, a frequéncia rotacional do motor
hidraulico ¢ mantida pelo sistema de controle em n,, = 1500 rev/min
com o objetivo de distribuir a vazdo da bomba de forma controlada,
todavia, favorecer o carregamento dos acumuladores.

- Foram utilizados trés acumuladores de 32 L cada. A capacidade
volumétrica da bomba/motor é de 180 cm?/ rev e a do compressor (de trés
estagios) de 880 cm?/ rev.

- Pressdo inicial do reservatorio de ar, p,,- = 420 kPa. Foi
atribuida uma pressao inicial do ar comprimido de 4 bar com a finalidade
de garantir que a energia absorvida pelos acumuladores nos instantes
iniciais do teste fosse direcionada para o esforgo de tragdo do veiculo, ao
invés de ser usada para carregar o reservatorio de ar.

- Foi utilizada uma fungdo rampa como sinal de referéncia para
controlar a aceleracdo do veiculo.

As respostas do veiculo no modo auxiliar de poténcia PA,, estdo
mostradas na Figura 53.



168

Figura 53. Respostas do veiculo no modo auxiliar de poténcia.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A velocidade de 40 km/h foi selecionada com base nas velocidades
usuais desenvolvidas no transito urbano. O tempo de desaceleragdo foi de
aproximadamente 28 s. A diferenc¢a entre o consumo especifico médio de
combustivel de um veiculo hibrido versus nao-hibrido foi de 16,2% para
a condig¢do simulada, conforme mostra a Figura 54. Este percentual
poderia ter sido superior se a velocidade de referéncia do motor hidraulico
fosse menor que o valor pré-definido, uma vez que haveria um maior
aumento da pressdao nos acumuladores para aplicagdo no esforgo de
tracdo. Por outro lado, se fosse adotado um valor de referéncia mais baixo
(dependendo da velocidade do veiculo) uma parcela maior da energia
mecanica de entrada poderia ser dissipada hidraulicamente pela abertura
da valvula de alivio. Além do beneficio de economia de combustivel,
houve adicionalmente recupera¢do (e armazenamento) de energia no
reservatorio de ar e acumuladores hidraulicos, conforme Figura 55.
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Figura 54. Comparagdo entre consumos especificos de combustivel.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Figura 55. Respostas do sistema no modo auxiliar de poténcia.

Velocidade
do motor
[rev/min]

Pressdo do
acumulador
[bar]

Pressao
do ar
[bar]

Poténcia do
compressor
[ev]

0 100 200 300 400 500
Tempo [s]

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
Para cada evento de frenagem a pressdo pneumatica teve um

acréscimo de 300 kPa, aproximadamente. Seu decréscimo gradual,
observado em ambos os sistemas de armazenamento apds cessar a
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frenagem, decorre da troca térmica, conforme ja discutido anteriormente.
A poténcia de pico desenvolvida no compressor de ar foi de 10 kW (13,5

hp).

5.4. ANALISE DO MODELO SOB CONDICOES DE FRENAGEM
REGENERATIVA

Nesta Secdo utiliza-se o modelo matematico com os parametros de
um Onibus, o qual pode ser usado tanto na cidade como em rodovias, para
analisar o trabalho de frenagem do sistema hibrido. O principal objetivo
¢ o de avaliar o fluxo de poténcia do sistema e as principais fontes de
ineficiéncias do circuito.

Devido a sua grande densidade de poténcia, os acumuladores
hidraulicos sdo os principais agentes de recuperagdo quando o freio
regenerativo ¢ acionado por curtos intervalos de tempo, o que geralmente
acontece no trafego urbano. Em contrapartida, nos episodios de frenagem
de longa duragdo, visto que os acumuladores sdo carregados muito
rapidamente, o sistema pneumatico se torna o principal responsavel pela
recuperagdo adicional de energia, podendo absorver uma quantidade de
energia superior a capacidade dos acumuladores no decorrer no translado.
Para fins de simplificagdo da andlise, o freio convencional ndo é atuado
nas situagoes descritas.

5.4.1. Respostas dos sistemas hidraulico-pneumatico na condi¢do de
translado do veiculo em declive

Para avaliar o comportamento do sistema hibrido selecionou-se um
onibus de eixo simples que pode ser usado tanto no transito urbano quanto
em rodovias, fabricante VOLVO série 9700, 12,3m, RHD, Euro 5, com
capacidade de carga de 19 toneladas e poténcia nominal de 309 kW (420
¢v) (VOLVO, 2012). O movimento realizado pelo veiculo ¢ feito em uma
estrada com inclinagdo longitudinal descendente de 3° durante um
periodo de 180 s. A velocidade de descida estipulada é de 40 km/h.
Durante este periodo a bomba/motor trabalha para manter a velocidade
do veiculo proxima ao valor de referéncia. Foram utilizados dois
acumuladores de 32 L cada e um reservatorio de ar de 120 L. O
deslocamento volumétrico da bomba/motor ¢ de 180 cm’/rev. e o
deslocamento do compressor de 880 cm®/rev. Foi selecionado um
compressor de trés estagios devido a faixa de trabalho do circuito
pneumatico selecionada para este teste, de até 10 MPa. O coeficiente de
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transformagao termodinamica nas cdmaras do compressor foi de k., =
1,4, devido a alta velocidade do compressor. Contudo, devido ao
resfriamento posterior a cada etapa de compressdo, a temperatura do ar
na saida do compressor ¢ sensivelmente superior a temperatura ambiente.
A Figura 56 mostra as respostas da dindmica do veiculo e do sistema
hidraulico.

Figura 56. Respostas do sistema hidrdulico na condigdo de frenagem em
declive.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

No periodo analisado o veiculo se desloca 2000 m
aproximadamente. O deslocamento do prato da bomba/motor € maior nos
primeiros instantes uma vez que o torque gerado na bomba/motor é usado
para estabilizar a velocidade do veiculo. A pressdo atinge seu valor
maximo somente quando os acumuladores carregam, em
aproximadamente 10,2 s, conforme mostra a Figura 57. O rapido
carregamento dos acumuladores ¢ devido a capacidade volumétrica X
frequéncia rotacional da bomba/motor e a baixa perda de carga gerada
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pela valvula direcional (1V3) instalada na entrada dos dois acumuladores.
Quando a pressdo hidraulica estabiliza em 35 MPa, o deslocamento da
bomba/motor ¢ reduzido para, aproximadamente, 55% do seu valor
nominal e mantido neste patamar, uma vez que a inclinacao da estrada e
o peso do veiculo também sdo mantidos constantes. O torque requerido
pelo motor (1A) aumenta progressivamente a medida que a pressdo do ar
no reservatdrio aumenta. Com o intuito de evitar a sobrevelocidade do
compressor, a frequéncia rotacional do motor (1A) ¢ limitada
hidraulicamente em 3000 rev/min através da valvula (1V1), conforme ja
mencionado. Todavia, nos primeiros segundos o motor opera com baixo
deslocamento volumétrico e a uma frequéncia rotacional de apenas 1000
rev/min, a fim de priorizar o carregamento dos acumuladores.

A Figura 57 apresenta as respostas de pressdo, temperatura, energia
absorvida e eficiéncia térmica dos acumuladores.

Figura 57. Respostas do sistema hidropneumatico de armazenamento.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A energia absorvida foi de 650 kJ em 10,2 s. A eficiéncia mostrada
para os acumuladores foi de 94%, obtida no momento de carga méxima,
e 86 % no instante t = 180 s, conforme descreve a eq. (57). A eficiéncia
apresentada relaciona a energia hidraulica de entrada, que produz a
compressdo do gas, com a energia potencial acumulada. A diminui¢do
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gradual da energia e, consequentemente, da eficiéncia dos acumuladores,
decorre da transferéncia de calor do gés durante o periodo de
armazenamento. No entanto, devido a adi¢do de isolamento térmico,
conforme descreve a eq. (56), a queda de temperatura ficou limitada em
15 °C durante o tempo avaliado.

A Figura 58 mostra o processo de carregamento do reservatdrio de
ar comprimido durante o trajeto em declive.

Figura 58. Respostas do sistema pneumatico sob frenagem em declive.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A pressao atinge o valor de 4,8 MPaem t = 180 s e acumula uma
energia de 1440 kJ a temperatura de 39°C. A poténcia desenvolvida pelo
compressor alcanca o valor de 25 kW. A quantidade média de ar
produzido pela distancia percorrida, designada de energia especifica ¢,
alcanga o valor maximo de 850 kJ/km, porém diminui gradualmente a
medida que a temperatura do ar e o rendimento volumétrico do
compressor decrescem. A energia especifica depende basicamente do
deslocamento volumétrico, da velocidade do veiculo e da frequéncia
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rotacional de operagdo do compressor. Contudo, dependendo da
velocidade do veiculo a quantidade de energia recuperada pode nao
aumentar proporcionalmente com sua velocidade ou carga, uma vez que
o compressor ja pode estar operando em sua condi¢do de maxima
frequéncia rotacional. Dependendo desta velocidade pode ocorrer o efeito
contrario, ou seja, este valor pode diminuir & medida que aumenta a
velocidade do veiculo.

As eficiéncias dos sistemas hidraulico e pneumatico e a eficiéncia
resultante do sistema hibrido, calculadas pelas equagdes (79) a (81), estdo
mostradas na Figura 59. A eficiéncia do sistema hidraulico durante os
primeiros segundos ¢ bastante elevada, proxima a 82%. A eficiéncia do
sistema pneumatico oscila em torno de 10,7 % e praticamente ndo se
altera ao longo do percurso. O pico de eficiéncia do sistema global atinge
seu apice de 92 % em 10,2 s, enquanto que a eficiéncia cai para 15,1%
em 180 s. Essa grande diferenca ocorre devido a baixa densidade de
energia dos acumuladores que, uma vez carregados com carga total,
tendem a manter o mesmo nivel de energia interna, ndo obstante o veiculo
continuar em movimento ¢ o sistema hibrido continuar em regime de
trabalho.

Figura 59. Eficiéncias do sistema sob condigdes de declive.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A Figura 60 ilustra o fluxo de poténcia do sistema hibrido quando
o veiculo se desloca nas condi¢des de translado anteriormente descritas.
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Os indices mostrados estdo relacionados com a energia mecanica
transmitida (de 14573 kJ) ao eixo de acionamento da bomba/motor (1P).
Observa-se que apenas uma fracdo da energia total do veiculo é
transmitida para a bomba/motor, uma vez que parte ¢ dissipada por outras
perdas do veiculo. Aproximadamente 14,1 % desta energia é recuperada
nos acumuladores e reservatorio de ar.

Figura 60. Fluxo de poténcia no veiculo hibrido na condi¢do de declive.
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A eficiéncia total, obtida a partir dos mapas de desempenho, foi
proxima a 80 % para a bomba/motor (1P) e entre 65 e 80 % para o motor
(1A) porque para as condi¢des de operagdo analisadas o deslocamento
volumétrico de ambos os componentes permaneceu parcial durante a
maior parte do tempo. O deslocamento volumétrico do motor ficou entre
20 a 54%, enquanto que o deslocamento da bomba/motor se situou numa
faixa entre 55 ¢ 100%. O aumento do deslocamento do motor ocorre
somente quando a pressdo do sistema pneumatico atinge niveis mais
elevados, por exemplo, acima de 30 bar, devido ao seu dimensionamento
baseado na ampla faixa operacional de pressdo do ar comprimido. Da
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mesma forma, a bomba/motor opera com maiores deslocamentos
volumétricos somente quando ha maior demanda do torque de frenagem,
0 que ocorre na maioria das desaceleragdes e em declives de maior
inclinagdo.

No circuito hidraulico, 40,6% da energia que chega ao eixo da
bomba/motor ¢ dissipada por meio da valvula proporcional (1V1) e 6,1 %
através da valvula de alivio (1V2). Essa perda exagerada ocorre devido a
relagdo de transmissdo hidrostatica i de 6:1 e a necessidade de se limitar
a frequéncia rotacional do compressor e a pressdo hidraulica em 350 bar.
Como a capacidade volumétrica do motor (1A) € seis vezes menor do que
a capacidade volumétrica da bomba/motor (1P), uma grande parte desta
energia ndo pode ser reaproveitada. Em consequéncia, a eficiéncia do
sistema hidraulico, calculada pela eq. (77), acrescida da energia
armazenada no acumulador, é de somente 27,2 %. Para lidar com esta
limitagdo ¢ necessario diminuir a capacidade volumétrica da
bomba/motor (1P) ou selecionar um compressor que opere
simultaneamente em alta pressdo e alta velocidade, de modo a
compatibilizar a poténcia de ambos os componentes. No entanto, até o
presente momento, ndo existe no mercado um compressor com tais
caracteristicas, além do fato de, geralmente, o peso e o volume do
compressor aumentarem proporcionalmente com a poténcia requerida. Na
Secdo 6.3 faz-se uma andlise semelhante a apresentada nesta Secdo,
porém, efetua-se uma alteragdio no tamanho e configuragio da
bomba/motor (1P) objetivando melhorar a eficiéncia do sistema
hidraulico.

Outra questdo relacionada a dissipagdo de energia pelas valvulas
hidraulicas provém da perda de carga, que traz por consequéncia o
aquecimento do fluido. Para solucionar este problema pode-se utilizar o
proprio radiador do veiculo, cuja capacidade de arrefecimento é maior do
que a capacidade requerida pelo sistema hidraulico. Além disso, o
radiador do veiculo é geralmente subutilizado durante os episodios de
frenagem, principalmente durante os trajetos descendentes quando o
motor & combustio ndo produz energia motora.

O calculo da eficiéncia média do compressor, que ficou em torno
de 61,7%, inclui as perdas mecanicas ¢ as perdas por transferéncia de
calor que ocorrem nos resfriadores entre os estdgios de compressdao. A
eficiéncia do sistema pneumatico foi de 43 %, de acordo com a eq. (78).
As perdas geradas pela expansao do ar comprimido para aplicagdo nos
periféricos pneumaticos ndo foram incluidas na analise.



177

5.4.2. Respostas do sistema hidraulico-pneumatico na condicdo de
desaceleracdo e parada do veiculo

Os resultados apresentados nesta Secdo estdo relacionados a
condi¢do em que o veiculo € desacelerado até sua completa parada, sem
o auxilio dos freios de servico. As respostas do sistema hibrido estdo

mostradas na Figura 61.

Figura 61. Respostas do sistema hibrido na condicdo de desaceleragdo até a
parada do veiculo.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

O tempo requerido até a parada foi de 21,5 s e a distancia total
percorrida de 144 m. No tempo t = 0 s, o sistema de controle atua sobre
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o deslocamento angular do prato da bomba/motor, o qual ¢ mantido na
sua condi¢do de maximo deslocamento. Simultaneamente, um segundo
controlador (que controla a frequéncia rotacional do motor 1A) atua no
sentido de manter reduzido o deslocamento &, do motor hidraulico (o
motor gira a uma velocidade média 1000 rev/min.), de modo que a maior
parte do fluido deslocado pela bomba/motor seja conduzido para os
acumuladores. Essa decisao ¢ tomada em consequéncia da alta densidade
de poténcia dos acumuladores e da necessidade de parar rapidamente o
veiculo. Aproximadamente 13,2 s sdo necessarios para carregar 0s
acumuladores até a pressdo de 34 MPa (340 bar). Depois de carregar os
acumuladores, os solenoides da valvula (1V3) sdo desenergizados.

A pressdo no reservatorio de ar aumenta de 0 a 0,42 MPa e se
mantém neste patamar. A energia cinética total liberada pelo veiculo foi
de 1293 kJ. Desse montante, 1095 kJ foram transferidos para o eixo da
bomba/motor. Considerando a energia disponivel de 1095 kJ, 630 kJ
foram transferidos para os acumuladores e 123 kJ aproximadamente
foram enviados para o reservatério de ar. A energia absorvida pelo
sistema hibrido foi de 753 kJ no tempo t = 25 s (eficiéncia de 68,7%).
No instante da frenagem do veiculo sua velocidade é de 42 km/h. Nesse
sentido, a quantidade de energia recuperada pelo sistema pneumatico
torna-se, até determinado limite, proporcional a velocidade do veiculo. As
eficiéncias dos sistemas regenerativos hidraulico 1y yg, pneumdtico
Nt _pr € global hibrido 77 yyp estdo apresentadas na Figura 62.

Figura 62. Eficiéncia do sistema hibrido na condi¢ao de parada do veiculo.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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Observa-se que a eficiéncia do sistema hidraulico ¢ bastante
elevada devido ao tempo reduzido de frenagem e a alta densidade de
poténcia dos acumuladores, o que justifica a aplicacdo dos hibridos-
hidraulicos no segmento dos veiculos comerciais urbanos. A Tabela 26
apresenta um resumo dos resultados para ambas as condigdes testadas.

Tabela 26. Resumo dos resultados da simulagdo.

Parametros de desempenho

Teste em rodovia

Teste de parada

com declive do veiculo
Velocidade inicial 40 km/h 42 km/h
Velocidade de cruzeiro/ final 40 km/h 0 km/h
Distancia percorrida 2180 m 144 m
Tempo requerido até o repouso - 21,5s
Energia cinética total - 1293 kJ
Energia potencial liberada pelo 19510 kJ -
veiculo
Energia disponivel para 14573 kJ 1095 kJ
regeneragio
Energia armazenada no até 1447 kJ 123 kJ
reservatorio de ar
Energia armazenada nos 650 kJ 630 kJ
acumuladores
Eficiéncia do Sistema pneumatico 10 % 11,2 %
Eficiéncia do Sistema hidraulico 4,1 % 57,5 %
Eficiéncia do Sistema hidraulico- 14,4 % 68,7 %

pneumatico

Fonte: Desenvolvido pelo autor.



180

6. ANALISE DAS CARACTERﬁSTICAS E PAR{&METROS DE
PROJETO DO SISTEMA HIDRAULICO-PNEUMATICO

Diversos estudos relacionados a andlise e otimizagdo de projetos
de sistemas hibridos com aplica¢do no setor de veiculos automotores tém
sido feitos com o objetivo de auxiliar na selecdo de componentes e na
determinacdo de pardmetros para o projeto de controladores. Em relacdo
aos sistemas hibridos-hidraulicos e hibridos-pneumaticos também ja
existem diversas publica¢des que tratam deste assunto. No entanto, uma
vez que a concepg¢do aqui proposta difere das atuais solugdes descritas,
neste Capitulo faz-se um estudo sobre a influéncia de caracteristicas de
projeto relacionadas a quantidade de energia recuperada durante os
episddios de regeneragdo. Nesse sentido, na Secdo 6.1 ¢ desenvolvida
uma expressdo algébrica usada para dimensionar o tamanho do
compressor de ar em fungdo do ganho de energia proporcionado pelo
sistema pneumatico durante os episddios de recuperagdo da energia de
frenagem.

Na Secdo 6.2 s3o avaliadas as respostas do sistema hidraulico-
pneumatico, no qual a relacdo de transmissdo hidrostatica ¢ diminuida
pela substituigdo da bomba/motor de deslocamento varidvel por uma
bomba de menor capacidade volumétrica e de deslocamento fixo. Tal
medida ¢ tomada com base nas conclusdes obtidas na Segdo 5.4, que
indicam a baixa eficiéncia do sistema hidraulico originada pela diferenga
entre a poténcia de entrada no circuito e a poténcia efetivamente utilizada,
a qual ¢ disponibilizada na saida do motor hidraulico.

6.1. DIMENSIONAMENTO DO COMPRESSOR COM BASE NO
GANHO DE ENERGIA DO SISTEMA HiBRIDO

O veiculo hibrido hidraulico-pneumatico utiliza, principalmente,
os episodios de frenagem para gerar ar comprimido. O compressor de ar
¢ o elemento principal de transformagdo da energia mecénica proveniente
do circuito hidraulico. De acordo com a eq. (67), a vazdo madssica
fornecida depende do deslocamento volumétrico do compressor D, da
velocidade angular w, e da eficiéncia volumétrica 1,,.. Estes pardmetros,
por sua vez, dependem de outros ja descritos no modelo do sistema
pneumatico. Com o objetivo de avaliar a influéncia dessas variaveis de
projeto, nesta Se¢do ¢ desenvolvida uma equacdo algébrica utilizada para
auxiliar no célculo da capacidade volumétrica do compressor em fungio
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da expectativa de recuperagdo (e armazenamento) de energia pelo sistema
hibrido.

Para fins de simplificacdo, o ar é considerado com gés ideal e ndo
ocorre consumo de ar comprimido do reservatorio. A massa especifica de
ar na entrada do compressor ¢ constante e estimada na temperatura e
pressdo do ambiente, T, = 298 K, p, = 101 kPa,

(100)

onde R ¢ a constante universal para o ar (287 J/kg K).

O carregamento do reservatorio de ar pode ser determinado pela
equacdo de conservacdo da massa, ou seja,

d
E(m) =qm, = m;. (101)

Aplicando a 1.* Lei da Termodindmica no volume de controle
identificado na Figura 63 obtém-se

dU = 60 —Vdp, (102)

Figura 63. Reservatorio de ar comprimido.

Po, To

Volume de controle

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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onde U ¢ a energia interna, Q ¢ o calor transferido do reservatorio de ar
para o ambiente externo, V ¢ o volume do reservatorio e p é a pressdo do
ar comprimido.

Assim,

U,-U=¢ (my;T,—my T,) =V (p, — p1) (103)

que pode se rescrita como

c, V
U, - U; ZPT (P2 —p1) =V (P2 —p1)- (104)
Reordenando
c
U,-U, = (Ep - 1) V (p2 — p1)- (105)

Considerando que ¢, — ¢, = R € Ey, = AU, a energia pneumatica
armazenada no reservatorio pode ser calculada por

c, V
Earzlze

(P2 —p1) - (106)

A relag@o entre as caracteristicas do compressor e a quantidade de
energia armazenada no reservatdrio de ar comprimido pode ser obtida
pela aplicacdo da equagdo da conservagdo da energia no entorno do
reservatorio, isto ¢,

d , .
a(mu)zmi h;—Q. (107)

A vazdo massica de ar m; na entrada do reservatorio pode ser
determinada pela capacidade volumétrica do compressor (em L/rev) e por
sua frequéncia rotacional (em rev/min). Assumindo como constante a
vazao massica de ar obtém-se
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D.n.n
My = == Po. (108)
A integragdo da equagdo de conservagdo da massa entre o estado 1
e um estado 2 qualquer no tempo t, fornece

ou
n; t D
Mz _ g Mt ZeltePollve (110)
my my 60 m,

Pela eq. (110), observa-se que a massa de ar no reservatorio cresce
linearmente com o tempo. A integra¢do da equagdo da conservagdo da
energia entre o estado 1 e um estado 2 qualquer no tempo t fornece

my Uy —mq uy =m; hy — Qy, (111)

onde m; = m, —m, é a massa total de ar transferida do compressor para
o reservatorio, h; ¢ a entalpia do ar na entrada do reservatorio e Q;, € 0
calor transferido do reservatdrio para o ambiente durante o processo de
carregamento.

Assume-se que o estado de escoamento na entrada do reservatorio
permanece igual ao seu estado inicial, T; e p;. Consequentemente, h; =
h (T, p1). Neste cenario, duas condi¢des limites podem ser analisadas. A
primeira condig@o ¢ a compressdo isotérmica, onde T; = T,. Admitindo
propriedades constantes, obtém-se

Uiy = (my—my) ¢, Ty, (112)

onde c,, ¢ o calor especifico a volume constante. O resultado da eq. (112)
também pode ser escrito como

(U12)T 22_1: DCnCpO Ny . (113)
mcT; m 60 m,
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Assumindo que o processo de carregamento do reservatdrio seja
adiabatico (Q4, = 0) e reversivel (S = constante), a temperatura T, €
obtida pela aplicag@o da 1.* Lei da Termodinamica. Assim,

mZuZ_mlulzmihi' (114)

que resulta em
2 k-1 2 (115)
m

ondeu=c, T, h=c,Tek=cy/c,

Considerando que ap6s um curto intervalo de tempo m, torna-se
muito maior do que m4, ou seja, m, > m,, observa-se que a eq. (115)
converge paraT, = T; k.

Aplicando a eq. (115) naeq. (111), obtém-se

U m
Wads _mz (116)
myc, Ty m
Como m, >» my, a eq. (116) converge para (U;p)s/myc, Ty =
k m,/m;. Observa-se que a solugdo da eq. (116) reproduz a compressido
isotérmica quando k = y = 1, ou seja,

(UIZ)S
=y, (117)
(U12)T 4

onde y € o coeficiente politropico.

Isto significa que a energia interna do ar decorrente da compressao
real pode ser determinada pela escolha adequada do coeficiente
politropico y, obtido experimentalmente.

Combinando a equagao de estado dos gases ideais com a eq. (116),
pode-se ainda estimar a pressao do ar comprimido no reservatorio por

P2 _ 4 Demeponvey

= 118
P1 60 m, e



185

Por fim, assumindo que o deslocamento do veiculo ocorre a
velocidade constante, v,,;, a distdncia trafegada s,.; até um tempo
arbitrario t ¢ dada por

Svei = Vpei L+ (119)

Dessa forma, a energia do ar comprimido no reservatorio pode ser
descrita como

_ Denenyepo ¢y Ty (120)

ar vei *
60 Vyei

As expressdes anteriormente trabalhadas podem ser usadas para
calcular a energia armazenada em fungdo da pressdo do reservatdrio, ou
ainda, em fungdo do tempo ou distancia percorrida pelo veiculo.

Para comparar as energias acumuladas de dois veiculos de mesma
categoria, sendo um veiculo hibrido e um segundo veiculo convencional
nao-hibrido, utiliza-se o conceito de energia total gerada no veiculo. No
veiculo hibrido apresentado, a energia total depende da energia produzida
pelo motor a combustdo interna e da energia armazenada nos
acumuladores e reservatorio de ar, isto &,

Erotat = Ee + Eqc + Eqr s (121)

onde E, ¢ a energia gerada pelo motor a combustdo durante o trajeto
percorrido e E,. € a energia absorvida nos acumuladores.

Considerando que Ey; = E;- + E,4 ., 0 ganho de energia obtido com
a hibridizac¢do pode ser calculado por

Ee+Ey | _ En _ Bar +Fac (122)

Ney = —Ee = E, E,

Combinando a eq. (122) com a eq. (120) e desconsiderando a
energia absorvida pelos acumuladores, obtém-se a seguinte relacdo linear

D, E, 60 (123)
NGH ot Cy Tl Ne Nue Po ¥ t
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A constante Ky, dada pela eq. (123), relaciona o tamanho do
compressor de ar com as principais variaveis e parametros envolvidos na
produgdo de ar comprimido, com destaque ao ganho de energia esperado
Ney © O tempo t em que ocorre o processo de recuperagdo de energia.
Com estes dados pode-se estimar a quantidade de energia gerada pelo
sistema pneumatico a fim de atender a um determinado ganho percentual
de energia.

O estudo apresentado na sequéncia se baseia na aplicacdo das
equacdes (121), (122) e (123) e foi executado via simulagdo com o
proposito de avaliar a dependéncia da capacidade volumétrica do
compressor em relagdo as variaveis, velocidade, eficiéncia volumétrica e
temperatura do ar, por meio da eq. (123). A energia total gerada pelo
motor a combustdo durante o periodo avaliado foi obtida por simulagdo
dindmica. O processo de enchimento do reservatorio ¢ considerado
politropico, porém, a temperatura do ar na saida do compressor (e na
entrada do reservatorio) ¢ mantida constante em 25 °C.

A energia recuperada nos acumuladores, por sua vez, pode ser
facilmente incluida na eq. (123), sendo de facil previsdo visto que seu
carregamento até a pressdo maxima ¢ rapido e a pressao de trabalho pré-
definida. Assim, assumindo que a maxima pressao hidraulica seja de 35
MPa, o volume de cada acumulador de 32 L, e que ocorrem perdas por
troca térmica (eficiéncia de 95%), de acordo com a eq. (60), a energia
acumulada sera de 330 kJ por acumulador, em média.

Os valores dos parametros PAR,, avaliados estdo listados na Tabela
27. As condigdes operacionais de condugdo do veiculo hibrido foram:

= Distancia total percorrida pelo veiculo de 15,5 km durante um
periodo, At = 1000 s.

= Tempo total em estrada horizontal, t = 850 s.

=  Tempo total em pista com inclina¢do descendente, t = 150 s.

Tabela 27. Condicdes avaliadas para determinacdo do tamanho do compressor
em fun¢@o do ganho esperado com o sistema de recuperagdo de energia.

PAR, | PAR, | PAR; | PAR, | PAR: | nye | 1. | yur
Yar | - 10 | 1,0 | 12 ] 1,3 [60|2000] -
Mwe | 40 | 50 60 70 80 | - |2000] 1,0
ne | 1000 | 2000 | 3000 | 4000 | 5000 | 60 | - | 1,0

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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A massa total do veiculo em analise ¢ de 19 ton. A poténcia
nominal do motor a combustdo é de 309 kW, entretanto, na fase de
cruzeiro, em pista horizontal e a velocidade constante de 55 km/h a
poténcia desenvolvida se torna bem inferior ao valor nominal. A energia
mecanica total de saida liberada no eixo do motor (OM) durante o tempo
analisado foi de 7,42%10*Kk]. A energia armazenada pelos
acumuladores foi de 990 kJ (foram incluidas 3 unidades no circuito
hidraulico). A frequéncia rotacional do compressor ¢ mantida em n, =
2000 rev/min, com excec¢do nas etapas nas quais a frequéncia rotacional
¢ a variavel que esta sendo avaliada (Figura 66). Da mesma forma, a
eficiéncia volumétrica e o coeficiente politropico sdo mantidos
constantes, com excecdo das etapas nas quais elas sdo as variaveis
testadas (Figuras 64 e 65). Durante 15 % do trajeto ocorre recuperagdo de
energia por frenagem. Neste periodo, o sistema de injecdo eletronica
interrompe o fornecimento de combustivel ao veiculo. As respostas
obtidas estdo mostradas nas Figuras 64, 65 e 66.

Figura 64. Capacidade volumétrica do compressor em fungéo da temperatura do
ar, onde n, = 2000 rev/min e 1,,, = 60 %.

15004 [ — 59—  Var = 1,3
—O— VYar =12 .
—%— Yar =11

12001 =¥ Yar = 1,0

600

Deslocamento Volumétrico
[em?/rev]

300

1,5 2,0 2,5 3,0
Ganho de Energia, Ngu [%]

Fonte: Desenvolvido pelo autor.



188

Figura 65. Capacidade volumétrica do compressor em fungao da eficiéncia
volumétrica, onde n, = 2000 rev/min e T; = 25°C.

—— 7y = 80% S
—0O— Nye =70%
20004 — Ny = 60%
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—— e = 40% %¥
1500

1
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Deslocamento Volumétrico
[cm?/rev]

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Figura 66. Capacidade volumétrica do compressor em fung¢ao da frequéncia
rotacional de trabalho, onde T; = 25°C e 1, = 60 %.

3000

—a— n, = 5000 rev/min
1| —&— n.=4000rev/min
2500--| —%— n. = 3000 rev/min
—F— n. =20007rev/min
1| —a— n. =1000 rev/min p

Deslocamento Volumétrico
[cm?®/rev]

Ganho de Eficiéncia, Mgy [%]

Fonte: Desenvolvido pelo autor.
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De acordo com o modelo desenvolvido e os resultados mostrados
nas figuras, observa-se que a escolha da capacidade volumétrica do
compressor depende da troca térmica, da eficiéncia volumétrica e da
frequéncia rotacional do compressor. Destaca-se, ainda, que o periodo de
produgdo de ar foi de apenas 150 s, o que limita a quantidade de energia
recuperada. Além disso, outras limitagdes precisam ser enfatizadas. Por
exemplo, os compressores de pistdo utilizados nos veiculos automotores
operam numa faixa de 1000 podendo chegar até 3000 rev/min (KNORR-
BREMSE, 2011). A situagdo é um pouco mais critica para os
compressores de pistdo de multiplos estagios utilizados industrialmente,
cuja velocidade média varia de 500 a 1500 rev/min (INGERSOLL-
RAND, 2009; SAUER, 2013). Por outro lado, poder-se-ia empregar um
compressor do tipo parafuso, apesar de ndo ser uma solugdo usual para o
setor de veiculos, cuja velocidade alcanga até¢ 5000 rev/min. Contudo, a
pressdo de trabalho neste tipo de compressor geralmente ndo ultrapassa
1,6 MPa (ATLAS_COPCO, 2014; MAN, 2014).

A eficiéncia volumétrica de compressor automotivos, por sua vez,
tende a ser relativamente baixa, na faixa de 50% para as pressdes normais
de trabalho de veiculos comerciais (KNORR-BREMSE, 2011). A
solucdo, neste caso, ¢ a de usar compressores de multiplos estagios, que
reduzem a relag@o de compressdo e aumentam a eficiéncia volumétrica.

Em sintese, a condig@o ideal para se aumentar a margem de ganho
de energia do sistema hibrido por meio do circuito pneumatico ¢ a de
reduzir a taxa de transferéncia de calor do ar comprimido por meio de
isolamento térmico e trabalhar com compressores com deslocamento
volumétrico reduzido, porém, que operem com alta velocidade e alta
eficiéncia volumétrica. Uma segunda alternativa seria a de aumentar o
deslocamento volumétrico do compressor. Todavia, esta alternativa deve
ser evitada, uma vez que traz como consequéncias o aumento de torque,
peso e volume do compressor. Outros coeficientes que geralmente afetam
a eficiéncia global do sistema, como as eficiéncias mecénica e total, ndo
foram considerados na analise, visto que a poténcia proveniente da
frenagem do veiculo € suficiente para compensar adicionais inefici€ncias
mecanicas, sem causar alteragdo significativa na quantidade de vazao e
entalpia suprida pelo compressor.

Para fins de comparagdo entre o resultado obtido por simulagdo
dindmica e o obtido pelo modelo algébrico representado pela eq. (123), a
Figura 67 mostra a evolucdo da energia total do veiculo decorrente da
hibridizagdo nas condi¢des descritas de frenagem em declive.
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Figura 67. Evolucdo da energia total do veiculo decorrente da hibridizagéo.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

E possivel constatar que, apesar da variagdo das eficiéncias dos
componentes do veiculo e do sistema hidraulico-pneumatico que ocorre
durante o periodo de translado (que pode ser observado, por exemplo, pela
variagdo da eficiéncia volumétrica do compressor 7,.), o ganho de
energia 1y alcangado com a hibridizagdo ao final do tempo de simulagdo
dindmica ¢ de 3,1 %, cujo valor é muito préximo ao obtido com a eq.
(123), de 3,27 % (este resultado inclui a energia absorvida nos trés
acumuladores)'®. Em consequéncia da proximidade dos resultados,
constata-se que o modelo descrito pode ser usado para calcular de forma
consistente a capacidade volumétrica do compressor de ar, ndo obstante
terem sido assumidas diversas simplifica¢cdes durante o desenvolvimento
matematico. Em complemento a curva de ganho de energia, ¢ mostrada
na parte superior do grafico a variacdo da eficiéncia volumétrica do
compressor decorrente do carregamento do sistema de armazenamento
durante a conducdo do veiculo. O alto valor da eficiéncia volumétrica do
compressor ¢ devido a pressao no reservatorio de ar, que inicialmente esta
no estado de carga nulo.

18 Para obteng¢do do resultado indicado, os seguintes valores foram atribuidos na
equagdo (123): n, = 3000 rev/min; yq = 1,0; ny. = 0,64; E, = 6,67 X 10* kJ;
At = 150 s.
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6.2. REDIMENSIONAMENTO DO SISTEMA HIDROSTATICO COM
BASE NAS ESPECIFICACOES DO COMPRESSOR DE AR

Os resultados apresentados no Capitulo 5 descrevem a capacidade
proporcionada pelo sistema hibrido de transformar, armazenar e
reaproveitar a energia proveniente da frenagem regenerativa. O sistema
hidraulico, responsavel pela geracdo de torque e manutencdo da
velocidade do veiculo em declive, é sobremodo limitado devido a baixa
densidade de energia dos acumuladores, sendo que a maior parte da
energia hidraulica fornecida a bomba/motor precisa ser dissipada ou
transmitida para o sistema pneumadtico. Constatou-se no referido
Capitulo, que a quantidade de energia liberada pelo veiculo, mesmo em
estradas com pequena inclinagdo, normalmente ¢ muito maior do que a
capacidade de transforma-la em ar comprimido em fung¢@o das limitagdes
técnicas do sistema pneumatico, conforme ja discutido anteriormente.

Com o proposito de reduzir a quantidade de energia hidraulica
dissipada pelas valvulas limitadora de pressao (1V2) e valvula direcional
proporcional (1V1), o sistema hidrostatico € redimensionado para atender
a demanda de poténcia do compressor de ar, ¢ ndo mais ao torque de
frenagem requerido pelo veiculo. Com esta alteragdo é possivel reduzir a
relacdo de transmissdo hidrostatica de 6:1 para 1,7:1, o que afeta
diretamente a poténcia hidraulica de saida da bomba. Consequentemente,
0 torque necessario para frenagem resulta da agdo conjunta do freio
regenerativo hidraulico, do freio-motor e dos freios pneumaticos de
Servigo.

A vantagem obtida provém da reducdo de peso e custo da
instalacdo. A bomba/motor, com deslocamento variavel e comando
elétrico proporcional, pode ser substituida por uma bomba de
deslocamento fixo que normalmente ird operar num regime de alta
eficiéncia. Além disso, demanda-se menor consumo de combustivel do
veiculo no CHy4, no qual € utilizado o motor & combustdo como unidade
de poténcia do sistema hidraulico-pneumadtico para producdo de ar
comprimido. Em contrapartida, nesta condi¢do, o sistema hibrido perde a
fun¢do de elemento auxiliar de tragdo do motor a combustio interna. Esta
perda se justifica pelo fato da reduzida frequéncia de uso do sistema
hibrido no PA,, em veiculos de transporte rodoviario e da possibilidade
de utilizagdo da energia recuperada nos acumuladores para a produgéo de
ar comprimido.

A relagdo entre o deslocamento volumétrico da bomba e do motor
hidraulico de 1,7:1 foi escolhida com base nas velocidades usuais de
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veiculos comerciais em rodovias. Com base nesta relagdo, ¢ possivel
proporcionar uma rapida elevagdo da pressdo do ar comprimido no
reservatorio mesmo quando a velocidade do veiculo for reduzida, por
exemplo, para 40 km/h (a bomba opera em torno de 1250 rev/min nesta
velocidade). Dependendo da velocidade permitida para a bomba
selecionada, o veiculo tera capacidade de transformagfo de energia
mesmo trafegando em velocidades superiores a 80 km/h, visto que
bombas menores tém capacidade de operar com velocidades mais altas.
Dessa forma, com base no redimensionamento do sistema hidrostatico e
utilizando um compressor de quatro estagios e deslocamento nominal de
880 cm?/rev, a pressdo do sistema pneumatico pode alcangar o valor de
pico de 35 MPa e frequéncias rotacionais teoricas de até 3000 rev/min.
Em relagdo ao sistema hidrostatico, foi selecionada uma bomba hidraulica
de pistdo axial, fabricante Danfoss, séric 42, de 51 cm?®, velocidade
nominal de 2900 rev/min e momento de inércia Jp =0,0038 kg. m2,

Os resultados de simulagdo do sistema redimensionado para uma
condi¢do de translado em declive com posterior parada do veiculo estdo
mostrados na Figura 68. Os pardmetros de projeto sdo os mesmos
descritos na referida Secgdo 5.4, com exce¢do dos dados de deslocamento
volumétrico da bomba, momento de inércia e eficiéncias, que foram
atualizados de acordo com o catalogo técnico do fabricante (DANFOSS,
2013). O tempo de simulagdo analisado para o sistema pneumatico
alcangar a pressdo de 35 MPa foi de 1700 s (28,3 min.). O veiculo
percorreu uma distdncia de 28,65 km em trajetoria longitudinal
descendente de 3° a 60 km/h. No tempo t = 1700 s o veiculo ¢
desacelerado até sua parada.

As respostas do sistema hidraulico-pneumatico mostram que no
tempo t = 1306 s a velocidade do motor hidraulico comeca a diminuir em
fung@o do motor (1A) alcangar seu torque maximo e da continuidade de
aumento do torque do compressor (conforme eq. (30)), cuja pressdo de
trabalho continua em elevagdo. Neste instante, o compressor desenvolve
sua maxima poténcia de 44,1 kW (60 cv). A energia pneumatica maxima
acumulada é de 10,5 MJ (a uma temperatura de 33°C), além da energia
absorvida nos dois acumuladores. A energia especifica do sistema
pneumatico ¢, varia de 400 a 460 kJ/km durante o periodo em que a
velocidade do compressor ¢ mantida constante, sendo influenciada
basicamente pela eficiéncia volumétrica do compressor.

O torque de frenagem desenvolvido por intermédio da bomba
hidraulica na saida do redutor mecanico (torque amplificado) foi de 1690
N.m, enquanto que o torque requerido pelo freio do veiculo foi de apenas



193

1800 N.m, ou seja, a bomba foi responsavel por aproximadamente 48,4%
da energia utilizada para manter a velocidade do veiculo na descida.
Considerando que a maioria dos problemas gerados por falha nos freios
de servigo provém de superaquecimento dos seus componentes, o
emprego do sistema hibrido pode aumentar a seguranga do veiculo
durante sua condu¢do em grandes distancias com declive, uma vez que
havera menor necessidade de atuacdo dos freios de servico (CANALE e
GUTIERREZ, 2005).

Figura 68. Respostas do sistema hidraulico-pneumatico sob frenagem
regenerativa.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

A Figura 69 ilustra o fluxo de poténcia do sistema hidraulico-
pneumatico. A eficiéncia total 1y dos componentes estd baseada na
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relagdo Ny = E,y:/Ein, onde E;;, é 0 somatdrio da energia de entrada e
E, ¢ € a soma de toda energia que sai do componente em questao.

Figura 69. Fluxo de poténcia do sistema hidraulico-pneumatico redimensionado.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Devido a relagdo de transmissdo hidrostatica de 1,7:1 e a
velocidade do veiculo, uma parcela de energia continua sendo dissipada
pelas valvulas hidraulicas. Pela valvula proporcional (1V1) sdo
dissipados 12,8 MJ de energia, devido a necessidade de limitar a
velocidade do compressor. A abertura da valvula é maior nas fases iniciais
de regeneragdo e decresce a medida que a pressdo do ar no reservatorio
aumenta, conforme mostra a Figura 70. De modo semelhante, sdo
dissipados 9,4 MJ pela valvula limitadora de pressdo (1V2). Contudo, sua
abertura ocorre somente a partir do instante 1306 s em que a velocidade
do motor hidraulico comeca a reduzir, com consequente aumento da
pressdo no circuito hidraulico. A eficiéncia média do sistema hidraulico
N1 sy aumenta de 26,3 %! para 59,6 %, o que de fato ja ¢ um resultado
esperado em consequéncia da alteragdo da capacidade volumétrica da

19 Conforme Segdo 5.4.



195

bomba. A eficiéncia do sistema hidraulico, calculada de acordo com a eq.
(77), estd mostrada na Figura 71.

Figura 70. Vazio dissipada no circuito hidraulico.

70
E —- qUiy2

60 —%— (V1 /i

50

40

Vazio dissipada
[litros/min]
3
1

0 400 800 1200 1600 2000
Tempo [s]

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Em consequéncia do longo periodo de translado em declive, de
aproximadamente 28 min, a pressdo do sistema pneumatico alcanca o
valor de 35 MPa, suficiente para acumular 10,5 MJ de energia no
reservatorio de ar comprimido. Nesta condi¢do, grande parte da energia é
dissipada na forma de calor, de modo que a eficiéncia do sistema
pneumdtico é de somente 1y sp = 18,7 % em t = 2000 s, conforme a
eq. (78) e a Figura 71. O desenvolvimento de novas tecnologias de
compressores compactos, de alta pressdo e alta velocidade, destinados
para o uso veicular e com reaproveitamento do calor gerado durante a
produgdo de ar, pode melhorar significativamente a eficiéncia do sistema
pneumatico.

A eficiéncia do sistema hibrido, calculada pelas equagdes (79),
(80) e (81), relaciona as energias armazenadas no reservatorio de ar e
acumuladores com a energia transferida para a bomba/motor. Ao final da
simulagdo a eficiéncia total ¢ de 12 % aproximadamente. Todavia, este
valor tende a ser maior nos instantes iniciais, uma vez que a eficiéncia do
sistema hibrido é fortemente dependente da energia recuperada nos
acumuladores, que decresce abruptamente em fungdo da distincia
percorrida, conforme eq. (79) e Figura 72. As eficiéncias mostradas na
Figura 72 adotam como referéncia a energia de entrada do sistema
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hidraulico-pneumatico, ou seja, a energia transferida para o eixo da
bomba, E}, .

Figura 71. Eficiéncias dos sistemas hidraulico e pneumatico.
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Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Figura 72. Eficiéncias do sistema hibrido.
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Observa-se que nos primeiros instantes a eficiéncia do sistema
hibrido é préxima a 100 % devido ao fato da resposta transiente do torque
de frenagem produzido pelo sistema hidraulico-pneumatico ser superior
a do torque resultante da energia cinética transferida para as rodas do
veiculo durante a desaceleracdo. Além disso, em func¢do da alta densidade
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de poténcia e da baixa densidade de energia dos acumuladores, a
eficiéncia de armazenamento dos acumuladores, e consequentemente do
sistema hibrido, tende a decrescer rapidamente a partir dos primeiros
instantes do processo de frenagem regenerativa.

Finalmente, conclui-se que com o redimensionamento e
substituicdo da bomba e o uso de um compressor compacto seja possivel
reduzir substancialmente o peso bruto do sistema hibrido®. Nestas
condi¢des, a unidade de produgdo de ar comprimido convencional do
veiculo torna-se desnecessaria pelo uso do sistema proposto. O tamanho
e peso do compressor, que ¢ sobremodo influenciado pelos sistemas de
resfriamento intermediario e resfriamento das camaras de compressio,
pode ser diminuido caso a transferéncia de calor seja efetuada pelo
sistema de arrefecimento do proprio veiculo e pela ventilagdo externa
gerada durante seu movimento. Dessa forma, o peso adicional no veiculo
dependerd, essencialmente, do peso (massa, volume e quantidade) dos
acumuladores e reservatdrios de ar.

A Tabela 28 apresenta uma sintese dos resultados dos testes do
sistema hibrido na condi¢do de frenagem do veiculo em declive com o
sistema originalmente proposto (descrito na Sec¢do 5.4) e com o sistema
redimensionado. Uma vez que as eficiéncias do sistema pneumatico
apresentaram resultados decrescentes em fungdo da distancia percorrida
pelo veiculo e/ou do aumento da pressdo do ar comprimido, na terceira
coluna da Tabela 28 estdo listadas as eficiéncias dos principais
componentes do circuito na condi¢do em que a pressdo do ar alcanca o
valor de 100 bar.

6.3. CONSIDERACOES FINAIS

Neste Capitulo foi feita uma analise de diversos parametros de
projeto do sistema hidraulico-pneumatico na condi¢do de condugdo do
veiculo em rodovias com declives, nas quais é possivel recuperar as
maiores quantidades de energia potencial e reaproveita-las por meio do
uso do ar comprimido nos periféricos do veiculo.

Na Se¢do 6.1 foi definido um procedimento que permite
dimensionar o compressor de ar com base na expectativa de ganho de
energia do veiculo hibrido. De acordo com as respostas alcangadas, pode-

20 A redugdo de peso estimada com a troca da bomba de 180 para 51 cm? é de 100 kg,
sem considerar a redugdo devida a troca de tubulag@o e outros acessorios normalmente
presentes na instalagao.



198

se concluir que é necessario aprimorar a atual tecnologia de compressores
de ar de alta pressdo usados na indistria e adequa-los para serem
utilizados em aplicacdes veiculares. Neste sentido, a expectativa € a de
que o compressor seja compacto e tenha a capacidade de operar
simultaneamente com maiores niveis de pressdo e frequéncia rotacional,
sem acarretar variagao significativa na sua eficiéncia volumétrica.

Tabela 28. Resumo dos resultados dos testes do sistema hibrido na condicdo de
frenagem do veiculo em declive.

D, =180cm?® | D, =51cm?® | D, =51cm3

Nrp [%] 80,1 91,2 91,0
N1 m [%0] 80,1 84,0 88,3
Nr_c [%0] 61,7 57,7 44,2

nr sp [%] 43,0 30,15 18,7
Nr_su [%0] 27,2 46,5 59,6
Nr_nye [%] 14,1 16,1 12,0

Eqc [K] 600 600 600

Egr [KJ] 1447 3100 10500
Par [bar] 48 100 350

Fonte: Desenvolvido pelo autor.

Na Se¢do 6.2 foram efetuados novos estudos com o sistema
hibrido. O atual sistema hidraulico foi redimensionado em consequéncia
dos resultados de baixa eficiéncia proporcionado pela diferenca de
tamanho entre a bomba/motor ¢ o motor hidraulico. Apdés o
redimensionamento e reducdo da capacidade volumétrica da bomba
hidraulica, as respostas mostraram um aumento de 32,4 % de eficiéncia
do sistema hidraulico, muito embora este aumento de eficiéncia nao seja
transferido para a eficiéncia global do sistema. A principal vantagem
desta alteragdo provém da redugdo do peso e do custo do equipamento.
Em contrapartida, o sistema hibrido perde sua fungo de fonte auxiliar de
poténcia do veiculo e limita sua capacidade de frenagem, o que traz como
resultados a diminuic¢do da eficiéncia de captura do sistema hidraulico no
trafego urbano, onde o torque requerido da bomba e a taxa de
carregamento dos acumuladores sdo elevados.
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7. CONCLUSAO

Neste trabalho apresentou-se um novo conceito de sistema hibrido
com configuragdo pos-transmissdo paralela, o qual esta interligado a
cadeia de transmissdo e ao sistema motriz do veiculo. O diferencial deste
tipo de hibrido provém de sua capacidade de recuperar energia no transito
das cidades e rodovias com declives. As respostas obtidas por meio de
resultados experimentais ¢ do modelo matematico desenvolvido
permitiram avaliar de forma bastante detalhada as potencialidades e
limitagdes em termos de eficiéncia e capacidade de recuperagdo de
energia dos componentes e do sistema hidraulico-pneumatico.

Os resultados na cidade mostraram que o processo de frenagem
regenerativa, que tem o objetivo de desaceleracdo objetivando uma
parada rapida do veiculo, ¢ semelhante aos resultados de frenagem ja
publicados de veiculos hibridos-hidraulicos aplicados nos segmentos de
transporte coletivo de passageiros e caminhdes de coleta de lixo.

Os resultados na rodovia, por sua vez, mostraram que unido da
pneumatica ao circuito hidraulico possibilita que o sistema hibrido
prossiga efetuando a transformacdo da energia de frenagem em ar
comprimido por longas distancias, porém a taxas bem mais moderadas do
que a hidraulica. Como o processo regenerativo ocorre a volume
constante (diferentemente dos acumuladores), a quantidade de energia
pneumatica recuperada pode exceder a quantia de 10 MJ em um
reservatorio de 120 litros, que é um valor praticamente dez vezes superior
ao obtido com trés acumuladores de 32 litros cada.

Com base nestes e outros dados discorridos ao longo do texto,
chegou-se a algumas conclusdes importantes:

- A solucdo apresentada pode ser usada exclusivamente para
aplicagdes nas rodovias caso seja adotada uma bomba hidraulica de
menor capacidade volumétrica. Adicionalmente, devido a baixa
densidade de energia dos acumuladores, seu volume pode ser
dimensionado somente para atender ao suprimento de ar comprimido para
condigdes criticas.

- O sistema de supervisdo e controle do veiculo hibrido pode se
beneficiar da alta densidade de poténcia dos acumuladores para recuperar
grandes quantidades de energia em curtos intervalos de tempo, nas
condi¢des de translado onde o veiculo é submetido a leves inclina¢des da
pista e/ou desaceleragdes.
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- O ar comprimido deve ser usado para aplicagdo nos dispositivos
auxiliares, uma vez que a energia proveniente do sistema pneumatico €
baixa e a energia do sistema hibrido empregada para auxiliar no esfor¢o
de tracdo do veiculo depende basicamente do sistema hidraulico.

- Devido as varias etapas de conversdo de energia e as limitagdes
do sistema pneumatico, o sistema hibrido ndo proporciona efici€ncias
altas. Em média, a eficiéncia do sistema pneumatico fica entre 10 € 16 %.
Nesse sentido, a eficiéncia do sistema hibrido se aproxima da eficiéncia
do sistema hidraulico nas frenagens de curta duragdo, e da eficiéncia do
sistema pneumatico nas frenagens de longas distancias em declive. A
eficiéncia dos sistemas pneumaticos, de modo geral, ¢ bastante limitada,
todavia, essencial para o funcionamento dos dispositivos pneumaticos
auxiliares usados em veiculos comerciais. Uma vez que se espera que a
produgdo de ar comprimido seja efetuada durante os eventos de frenagens
nas rodovias, o custo dessa produc¢do tende a ser mais baixo devido a ndo
haver consumo de combustivel neste periodo. Diante disso, pode-se obter
economia de combustivel pelo ndo uso do compressor de ar convencional
acionado por meio de transmissdo mecanica pelo motor & combustdo
interna. Adicionalmente, durante os periodos de cruzeiro que ocorrem nas
estradas em plano horizontal pode-se alterar a regido de operagdo do
motor a combustdo e sua eficiéncia pelo incremento do torque, o qual
pode ser utilizado concomitantemente para producdo de ar comprimido.
O aumento de eficiéncia do sistema motriz pode compensar as
ineficiéncias geradas pelo sistema hibrido.

- A quantidade de ar comprimido produzido pelo sistema hibrido
pode exceder em muitas vezes & demanda do veiculo. Neste cenario,
pode-se ampliar as op¢des de uso do ar comprimido. Uma opgao de
aplicagdo ¢ a eliminacdo de atraso das respostas transientes de motores
turbo diesel. Essa alternativa, que ja resulta em economia de combustivel,
normalmente altera o modo de condug¢io do veiculo, visto que o condutor
tende a diminuir a intensidade de pressionamento sobre o pedal do
acelerador, o que também gera diminui¢do de consumo. Estima-se uma
economia de combustivel entre 3 e 5% com a implementagdo desse tipo
de solugdo. Todavia, esse percentual pode variar dependendo do modo de
condugdo do veiculo. Ademais, para tal implementagdo em um veiculo
ndo-hibrido ainda seria necessario aumentar a capacidade volumétrica do
compressor ¢ o tamanho do reservatorio de ar. Com a hibridizagdo
proposta, a alteragdo de tamanho destes componentes ja ocorre
naturalmente.
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- Para veiculos de uso rodoviario, o sistema hidrostatico deve ser
dimensionado somente para atender a produgdo de ar comprimido, de
acordo com os resultados apresentados na Se¢do 6.2. O fluxo de poténcia
proveniente do veiculo é geralmente muito superior a demanda de
poténcia requerida para acionar o compressor. Devido a relagdo de
transmissdo hidrostatica, o dimensionamento da bomba/motor com o
objetivo de fornecer um torque de frenagem equivalente a necessidade de
manter a velocidade do veiculo em descidas gera uma baixa eficiéncia do
sistema hidraulico por causa da dissipagdo de energia produzida pelas
valvulas. Se o sistema hidraulico ndo tiver a funcdo de controlar a
velocidade do veiculo, pode-se substituir a bomba/motor de deslocamento
variavel por uma bomba de deslocamento fixo, de baixo custo e alto
rendimento. Adicionalmente, o sistema pneumatico pode operar em
condi¢des de pressdo mais reduzida (por exemplo, até 4 MPa), com um
ou dois compressores de simples ou duplo estidgio na configuragio
paralela ou mista, com acionamento intermitente através de embreagem.
Tal disposi¢do propicia condi¢des para que o sistema de supervisao e
controle possa definir a pressdo do circuito hidraulico, o torque de
frenagem regenerativa e a taxa de produg¢do de ar comprimido em fungio
das condicdes geograficas e operacionais do veiculo.

- Para veiculos hibridos de uso urbano devem ser mantidas as
dimensodes da bomba/motor € acumuladores inicialmente definidas, uma
vez que as caracteristicas do sistema hidraulico proporcionam um alto
torque de frenagem e alta eficiéncia de recuperacdo. Por outro lado, neste
perfil de trafego recomenda-se a selecdo de um compressor de menor
capacidade, de apenas um estagio, visto que o periodo de recuperagdo da
energia de frenagem ¢ relativamente curto.

- O sistema hidraulico-pneumatico pode atuar como um retardador,
em complemento ao freio motor ¢ aos freios de servigo. Com esta
caracteristica, aumenta-se a vida util do sistema de frenagem e pode
aumentar a seguranca durante a condugdo do veiculo em pistas
descendentes e de longa distancia.

- No modo auxiliar de poténcia foi constatada uma economia de
combustivel entre 8 e 20%, cujo percentual depende da carga e da
velocidade do veiculo, do tamanho da bomba e dos acumuladores e da
otimiza¢do dos sistemas de controle, que podem ser ajustados com o
objetivo de obter um aumento na quantidade de energia recuperada em
funcdo das condi¢des operacionais do veiculo e do sistema hidraulico-
pneumatico. A escolha da velocidade angular de trabalho do motor
hidraulico, por exemplo, determina os percentuais de distribuicdo da
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energia proveniente da bomba. Quando o veiculo desenvolve velocidades
menores, a velocidade angular de referéncia do motor pode ser diminuida
com o propoésito de garantir o carregamento maximo dos acumuladores.
Por outro lado, se esta distribuicdo for mal dimensionada, uma parcela
significativa de energia sera dissipada pelas valvulas hidraulicas, o que
em termos gerais, resultard em menor eficiéncia do sistema hibrido.

As sugestdes de temas que podem ser explorados em trabalhos
futuros sdo:

- Aplicagdo de algoritmos de otimiza¢ao no modelo matematico do
sistema hibrido com o proposito de encontrar a regido de operagdo de
melhor eficiéncia dos subsistemas e do conjunto em fung¢ao do modo de
operacgdo do veiculo.

- Utilizagdo de novas técnicas de controle especificas para
aplicacdo veicular.

- Estudo de variantes de configuragdes para o sistema proposto.
Por exemplo, pode-se utilizar dois compressores em paralelo, em série ou
na configuracdo mista, separados por eletrovalvulas de comando, de
modo que a opgdo pelo tipo de configuracdo dependa do estado logico
discreto das valvulas. Estudo semelhante pode ser aplicado para o caso da
disposi¢do da bomba hidraulica (ou bombas hidraulicas), que pode operar
na configuracdo simples ou paralela, e ainda alternar entre os tipos de
deslocamento volumétrico, fixo, variavel ou misto. Nesta mesma linha,
existe a alternativa do sistema hibrido trabalhar com redutores mecénicos
de 2 ou 3 relagdes de transmissdo fixas ou, alternativamente, como uma
transmissdo continuamente variavel. O objetivo neste caso, é o de
aumentar e otimizar a faixa de velocidades passivel de recuperagdo de
energia.

- Avaliar o uso do sistema proposto em veiculos comerciais de
pequeno e médio porte, como veiculos de entrega e micro-6nibus urbanos,
utilizando o sistema hidraulico-pneumatico cujas dimensdes devem ser
proporcionais a necessidade do veiculo. Nesta avaliagdo, pode-se utilizar
componentes de baixo custo, peso e volume (bomba e motor de
deslocamento fixo, compressor de simples estagio, uso de apenas um
acumulador, etc.), o que tornaria o investimento financeiro competitivo
comercialmente.

- Adicionar um gerador elétrico ao sistema hibrido que, semelhante
ao compressor de ar, possa ser acoplado ao eixo de transmissdo do motor
hidraulico com o propésito de proporcionar autonomia ao veiculo na
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geracgdo de energia para os dispositivos periféricos eletromecanicos. Esta
opc¢ao pode ser considerada factivel, uma vez que a quantidade de energia
liberada nas frenagens € suficientemente alta e permite agregar novos
pontos de consumo.
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APENDICE A

A.1. DIMENSIONAMENTO DO ACUMULADOR

O dimensionamento de acumuladores empregados no
armazenamento e recuperacao de energia de veiculos hibridos-hidraulicos
estd associado a energia de frenagem passivel de ser recuperada e a
poténcia hidraulica de saida, a qual é utilizada durante a fase de aceleracao
(Feuser et al, 2010). A recuperagdo de energia, por sua vez, ¢ limitada
pela quantidade de fluido (e energia) que pode ser absorvida nos
acumuladores. A quantidade de energia acumulada, representada
normalmente pelo estado de carga (SOC) do dispositivo, depende do
tamanho do acumulador, da pressdo do gas e da limitagdo de pressdo do
circuito hidraulico. O sistema de gerenciamento do veiculo hibrido utiliza
o estado de carga como o principal parametro de tomada de decisdes com
relacdo ao carregamento e descarregamento dos acumuladores. O SOC
pode ser mensurado pelas seguintes condi¢des:

Estado 0 — Pré-carregamento

Estado 1 — Pressdo minima de trabalho do circuito, ajustada um
pouco acima da pressao de pré-carga

Estado 2 — Pressdo maxima, normalmente ajustada pela valvula
limitadora de pressdo do circuito

Com base nos estados de carga descritos, desenvolve-se na
sequéncia um modelo isentropico do gas do acumulador para determinar
a pressdo ideal de pré-carregamento, ou seja, o valor de pré-carga que
possibilita 0 maximo de armazenamento de energia em fungéo da pressao
e do volume do acumulador (HYDAC, 2013).

A variagdo da energia interna do gis no acumulador,
negligenciando a energia cinética do gas e assumindo ser o processo
adiabatico, é dada por

dE = —p dV. (124)

O sinal negativo indica que a redugdo do volume acarreta em
aumento da energia interna. Derivando a relagio pV*,

Vkdp + kp V¥ tdV =0

dv = v d
_kp p_

(125)
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Sabendo que

1

V= (@)k Vo (126)
p
logo,
po*/* Vy

AV = =35 dp . (127)

kp ®

Substituindo a eq. (127) na eq. (124), obtém-se a equacdo que
quantifica a energia armazenada no acumulador, ou seja,

Vo pol/k bz _
E=—— f p~/*dp
Po

_ Vo Pol/k
k—1

k-1
_ Vo o (p_z) ko 1
Po .

k-1

A pressdo p, € limitada pela resisténcia da parede do acumulador.
A pressdo de pré-carga do gas p, deve ser escolhida com o objetivo de
permitir o maximo armazenamento de energia. Segundo a Equacao (128),
o acumulo de energia ¢ nulo somente em dois casos: quando p, =0 ¢
po = p,. Consequentemente, a maxima quantidade de energia
armazenada pode ser obtida derivando a Equagdo (128) em relagdo a
pressdo py, ou seja,

[p 70/ —pp /] 128)

qaE _ 0 (129)
dpo '
que resulta em
Vo 02
Eméx. = W (130)

Para um processo isentropico e considerando o nitrogénio um gas
ideal (k = 1,4), obtém-se
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D2

Do ZW: 0,308 D2 - (131)

Para um processo isotérmico,
pg = 0,368 pz . (132)

Pelas Equagdes (128) e (130) pode-se constatar que a capacidade
de armazenamento de energia ¢ fun¢do da pressdo hidraulica p, e do
tamanho do acumulador. Seguindo o mesmo procedimento adotado para
o calculo da pressdo de pré-carga, pode-se calcular o volume de 6leo
AV,. que pode ser armazenado até a condi¢do de maxima pressdo
(ECHTER, 2012; HYDAC, 2013).

Definindo,

AV =Vy—V,. (133)

Em um processo adiabatico, a relagdo entre a pressdo ¢ o volume é
definida por

ok Vy =y Tk V. (134)

Combinando as Equagdes (133) e (134) e resolvendo para AV,
obtém o volume de 6leo armazenado no acumulador

1- (%ﬂ . (135)

Usando a relacdo de méaximo carregamento do acumulador, isto &,
po = 0,308 p,, obtém-se

AVae = Vo

AV, = 0,569 V. (136)

Nas equagdes (131) e (136) ¢ assumido que a pressdo do
acumulador varia da condicdo de pré-carregamento p, até a pressdo
maxima p,. No entanto, na pratica o acumulador ndo deve ser
completamente descarregado sob o risco de extrusdo da bexiga ou
diafragma, ou dano ao pistdo, caso se trate de um acumulador deste tipo.
Isto significa que um percentual do volume util do acumulador ndo sera
aproveitado e que a pressdo minima p,; de trabalho deve ser controlada
em um valor acima da pressdo de pré-carga do gas. Para definir o tamanho
do acumulador deve-se, portanto, deixar uma margem de segurancga ou,
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em outras palavras, selecionar um acumulador com tamanho maior. A
maioria dos fabricantes recomenda que a pressdao do acumulador ndo deva
ficar abaixo de p,, onde p; é definido como: p; 0 = py,¢ 0,7 <0 < 0,9
onde ¢ € o coeficiente que indica qual ¢ a reducdo da faixa operacional
do acumulador. Pela imposigao desta restri¢dao, obviamente é diminuida a
capacidade volumétrica do acumulador. Diante disso, novos valores de
pré-carga e volume do acumulador podem ser calculados adotando a
mesmo procedimento mostrado anteriormente, porém, usando as
correcdes devidas a restrigdo da pressdo minima p;.

Em ECHTER (2012) ¢ sugerido sobredimensionar o acumulador
em torno de 10 a 30% de seu volume calculado para compensar as perdas
geradas por trocas térmicas, atrito ¢ demais fendomenos dindmicos que
ocorrem durante a operagdo do acumulador. As Tabelas de corregdo
encontradas nos informativos técnicos de algumas empresas sdo mais
conservativas e sugerem um acréscimo de até 50% do tamanho calculado
do acumulador (REXROTH, 2013).

A.2. DIMENSIONAMENTO DO SISTEMA REGENERATIVO COM
BASE NA FRENAGEM DO VEICULO

A capacidade de frenagem gerada pela bomba/motor depende
basicamente dos seguintes fatores:

= Deslocamento volumétrico da bomba hidraulica (1P),
proporcional ao sinal de frenagem, onde &, = 1 indica a
maxima capacidade de frenagem.

= Deslocamento volumétrico do motor (1A), onde &, =0
indica a maxima capacidade de frenagem e rotag@o nula do
motor.

= Pressdo do circuito hidraulico, que depende do estado de
carga dos acumuladores (1Z1) e da pressdo ajustada na
valvula de alivio.

=  Torque no eixo do motor hidraulico, o qual depende do
torque requerido pelo compressor (2P).

= Eixo do veiculo onde estd sendo aplicado o torque de
frenagem

Para situagdes de frenagens mais intensas e sem o uso do freio de
servigo, o motor hidraulico (1A) assume a posi¢ao de deslocamento nulo
e a bomba (1P) a condicdo de deslocamento maximo. Observa-se que a
condi¢do para uso ou ndo do freio convencional depende, dentre outros
fatores, do estado de carga (SOC) dos acumuladores hidraulicos (1Z1).
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Dependendo da intensidade de frenagem, a valvula direcional 3/3 (1V3)
pode permanecer na posi¢do fechada.

A frenagem regenerativa tem o objetivo de reduzir de forma
controlada a velocidade do veiculo e promover a recuperagdo de energia
sempre que houver a solicitagdo dos freios objetivando, geralmente, a
parada ou a redugdo da velocidade do veiculo. A quantidade de energia
absorvida por intermédio do sistema de frenagem depende da velocidade
inicial, da massa do veiculo e da desacelerag¢do solicitada, além das
caracteristicas do circuito hidraulico.

A utilizacdo do sistema regenerativo esta limitada para algumas
condi¢des de transito e velocidade do veiculo. Por exemplo, quando o
veiculo trafega em velocidade alta (ou baixa), os limites operacionais de
velocidade dos componentes do circuito hidraulico podem ser
ultrapassados. Em desaceleragdes mais severas, o torque requerido para
frenagem pode se tornar muito superior ao torque gerado pela bomba
hidraulica obrigando ao condutor optar pelo uso do freio de servigo. Além
disso, por causa do reduzido intervalo de tempo e do elevado torque
demandado durante o processo de frenagem, a energia cinética capturada
pelo sistema hidraulico deve ser, prioritariamente, transferida para o
acumulador, com deslocamento volumétrico nulo do motor hidraulico.
Adicionalmente, o freio regenerativo pode atuar também nos declives
objetivando manter a velocidade do veiculo. Nesta condi¢o, geralmente
¢ verificada uma melhor distribuigdo do fluxo de poténcia transmitido,
uma vez que a liberag@o de energia ¢ menos abrupta se comparada com o
processo de frenagem que ocorre no transito urbano.

O dimensionamento do tamanho volumétrico da bomba D,, pode
ser feito pela aplicag@o da equagdo do movimento na fronteira das rodas
do veiculo hibrido. Uma vez definido o tamanho da bomba, determina-se
o volume de fluido deslocado em fungéo da distancia percorrida (ou do
tempo decorrido) até a parada total do veiculo. Esta informagdo pode ser
usada para definir o volume do acumulador.

Efetuando-se um balango de for¢cas em um veiculo que se desloca
em terreno plano submetido a frenagem e considerando o movimento
uniformemente variado (MUV), obtém-se (BRACHT et al., 2009)

_FRB_FA_FR:mV‘jéU' (137)

O proximo balango de forgas é feito considerando um veiculo que
trafega em declive de inclinagdo @,;s¢, € com velocidade vy, constante. A
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forca gerada pelo freio regenerativo Fg; tem a funcdo de manter a
velocidade do veiculo na descida. Com base na eq. (1),

m, g sen(a) — Fge —F4, —Fr =0. (138)

O torque 1, desenvolvido nas rodas do veiculo pode ser
representado pelas seguintes relagdes:

Fre Tw = Tw (139)
TW - Tp iH iD . (140)

O torque no eixo da bomba t,, ¢ dado por

Ap D, €
T, = P (141)
Nmp
Combinando as equagdes (139), (140) e (141), obtém-se
D, Ap, &, iy
Fpp = 2 Ppfptuln (142)

Nmp Tw

Substituindo a eq. (142) na eq. (137) e resolvendo para D,
encontra-se o deslocamento volumétrico da bomba requerido para gerar
o torque de frenagem, dado por

_ ™w 77mp (_mvjév - FA - FR)

Apy &y iy ip

D, (143)
De forma semelhante, substituindo a eq. (142) na eq. (138) e
resolvendo para D, encontra-se o deslocamento volumétrico da bomba

requerido para manter a velocidade do veiculo em declives, que é dado
por

) (mvgsena_FA_FR)

D
Ap &, iy ip

, (144)

As Equagoes (143) e (144) podem ser usadas para dimensionar o
tamanho da bomba em fungdo da possibilidade de recuperacdo das
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energias cinética ou potencial de um veiculo submetido a uma frenagem
controlada pelo sistema hidraulico.

O volume do acumulador requerido para absor¢do de energia
cinética pode ser calculado a partir do volume deslocado de fluido pela
bomba durante a frenagem,

tparada tparada
V= J- qup dt =J- Nyp Wp Dy &, dt . (145)
0 0

sendo qu, a vazdo volumétrica da bomba.

A relagdo entre a velocidade de translagdo e a velocidade angular
¢ dada por

Xy = Wy Ty - (146)
Da relagdo de transmissdo entre a bomba e a roda, obtém-se
wp = Wy iy ip . (147)
Aplicando as Equagdes (146) e (147) na Equagéo (145), obtém-se

ftparada nvp iH iD Dp gp .
= —_— X
0 Tw

L dt. (148)

Como se trata de uma frenagem em MUV que persiste até a parada
total do veiculo, ou seja, x,, = 0, pode-se escrever,

%, =%, 2+ 2%,4%,=0. (149)

sendo x,,; a velocidade do veiculo no instante em que o freio € solicitado.

Resolvendo a Equagdo (149) para Ax,, e substituindo na Equagéo
(148), encontra-se o volume deslocado de fluido pela bomba como fungao
da velocidade (inicial) do veiculo e da desaceleragdo aplicada nos freios,
isto €,
— nvp iH iD Dp gp J‘Cv,i 2

21, Xy

A (150)

Para o dimensionamento do acumulador, deve-se considerar ainda
a eficiéncia térmica nyy_4. € a impossibilidade de se utilizar o volume
total (nominal) do acumulador, conforme ja comentado na Se¢éo anterior.



