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Resumen

Este articulo analiza la influencia de la velocidad
del compresor y la temperatura del habitaculo en el
rendimiento del sistema de aire acondicionado auto-
motriz. Para ello, se construyé un banco experimen-
tal con un compresor acoplado a un motor eléctrico
de velocidad variable, equipado con sensores de pre-
sion, temperatura y velocidad del aire, asi como una
caja térmica para regular la temperatura del aire de
entrada al evaporador. Ademaés, se implementé un
modelo termodindmico para calcular los parametros
de funcionamiento del compresor y el desempeno del
sistema. Los resultados muestran que, al incremen-
tar la velocidad del compresor de 900 a 2800 rpm,
el flujo masico de refrigerante y la capacidad frigo-
rifica aumentan hasta en un 50.3 % y un 22.4 %,
respectivamente, lo que mejora la capacidad de en-
friamiento. Sin embargo, también se incrementa la
potencia consumida de 0.287 a 0.878 kW, asi como el
consumo de combustible, que llega a duplicarse hasta
0.54 L/h cuando la temperatura del habitaculo es
de 45 °C. Asimismo, se observa una disminucién de
la eficiencia isentrépica del 22.66 %, de la eficiencia
volumétrica del 44 % y del coeficiente de desempeno
(COP) de hasta 61.27 %, junto con un incremento de
la temperatura de descarga del compresor por encima
de 80 °C a altas velocidades. Finalmente, se propo-
nen correlaciones para el cdlculo de las eficiencias del
compresor y se estima el consumo de combustible
considerando las eficiencias del tren motriz de un
vehiculo con motor de combustién interna a gasolina.

Palabras clave: velocidad del compresor, tempera-
tura del habitaculo, eficiencia volumétrica, eficiencia
isentrépica, coeficiente de desempeno, aire acondi-
cionado automotriz

Abstract

This study examines the influence of compressor
speed and cabin temperature on the performance
of an automotive air conditioning system. An expe-
rimental test bench was developed with a compres-
sor coupled to a variable-speed electric motor and
equipped with pressure, temperature, and air velocity
sensors, as well as a thermal chamber to regulate
the temperature of the air entering the evaporator.
A thermodynamic model was also implemented to
calculate the compressor operating parameters and
evaluate system performance. The results show that
increasing the compressor speed from 900 to 2800
rpm raises the refrigerant mass flow rate and cooling
capacity by up to 50.3 % and 22.4 %, respectively,
thereby improving the cooling capacity. However, this
increase also raises power consumption from 0.287
to 0.878 kW and nearly doubles fuel consumption,
reaching 0.54 L/h at a cabin temperature of 45 °C. In
addition, isentropic efficiency, volumetric efficiency,
and the coefficient of performance decrease by up
to 22.66%, 44%, and 61.27%, respectively, while the
compressor discharge temperature exceeds 80 °C at
high operating speeds. Finally, correlations are pro-
posed to estimate compressor efficiencies, and fuel
consumption is calculated considering the powertrain
efficiencies of a gasoline-powered internal combustion
engine vehicle.

Keywords: compressor speed, cabin temperature,
volumetric efficiency, isentropic efficiency, coefficient
of performance, automotive air conditioning
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1. Introduccién

El sistema de aire acondicionado automotriz (A/C)
transfiere el calor del aire del interior del vehiculo,
manteniendo condiciones de confort, especialmente en
climas calidos. Este sistema asegura el confort térmico,
que es la sensacién de satisfaccion fisica y mental bajo
condiciones térmicas que suelen presentarse a tempe-
raturas entre 20 y 40 °C y con una humedad relativa
entre 30 y 60 % [1]. El sistema A/C trabaja bajo el
principio de refrigeracién por compresiéon de vapor y
consta de cuatro procesos termodinamicos que desarro-
lla el refrigerante, a saber: compresion, condensacién,
expansién y evaporacion [2].

En un entorno real, dado que el compresor es ac-
cionado mediante un sistema de transmisién de banda
y poleas que lo conecta al cigiienal del motor, la ve-
locidad del compresor varia constantemente entre 950
rpm, cuando el motor estd en ralenti, y 3000 rpm,
cuando se encuentra circulando en carretera [3]; con-
secuentemente, la velocidad del compresor tiene una
influencia directa sobre la capacidad de enfriamiento
y el consumo de energia del sistema A/C [4].

El compresor impulsa el refrigerante dentro del sis-
tema A/C, consumiendo una cantidad de energia para
producir el ciclo de refrigeracién; esto reduce la energia
producida por el motor para la propulsién del vehiculo.
Durante la activaciéon del compresor, el motor debera
elevar el régimen de trabajo para suplir la demanda
extra de energia, incrementando el consumo energético
entre un 3 % y un 20 %, o también de 0.2 a 1 L de
combustible por cada 100 km recorridos en vehiculos
livianos [5], alcanzando un consumo pico de energia
de hasta 6 kW en compresores de 210 cm? [6].

El desempeno de los sistemas de aire acondicionado
automotriz estd determinado por la interaccién entre
el tipo de compresor, el refrigerante, el lubricante y las
condiciones de carga del sistema.

Santanu et al. [7] evaluaron los efectos de la carga
de refrigerante, la velocidad del compresor y el caudal
de aire del evaporador del sistema A/C automotriz,
utilizando un banco experimental que trabaja con el
refrigerante R-134a. Los resultados mostraron que el
aumento del nivel de carga incrementa el flujo mésico
de refrigerante y la presién dentro del sistema. El incre-
mento de la velocidad del compresor eleva la tempera-
tura y la presién en la zona de descarga del compresor
y mejora la capacidad frigorifica del sistema; sin em-
bargo, también incrementa el consumo del compresor,
afectando negativamente al rendimiento del sistema
A/C. Finalmente, concluyeron que la carga 6ptima
para el sistema A/C fue de 530 + 3 g de refrigerante,
obteniendo una mayor capacidad frigorifica a 1900 rpm
y un mejor COP a una velocidad del compresor de
1600 rpm.

Macagnan et al. [8] estudiaron la influencia de la
carga de refrigerante y la velocidad del compresor.

Los autores concluyeron que la velocidad puede influir
hasta un 78 % en el aumento de trabajo del compresor
en un rango de 1500 a 3500 rpm, y que el COP tiende
a disminuir al incrementar las revoluciones del com-
presor. Existe un ligero incremento en el COP cuando
se incrementa la carga de refrigerante en el sistema.

Gomaa [9] realizé simulaciones para evaluar el
rendimiento del sistema A/C automotriz con varios re-
frigerantes que podrian ser alternativas para sustituir
al R-134a. Para ello, realiz6 ensayos bajo distintas ve-
locidades del compresor, temperaturas del habitaculo
y flujo de aire a través del condensador. Los resulta-
dos mostraron que el aumento de 5 °C en la tempe-
ratura del aire del condensador disminuye hasta un
27 % la capacidad frigorifica cuando el sistema trabaja
con R-134a. El incremento de la velocidad del com-
presor aumenta el flujo masico de refrigerante en el
evaporador, mejorando la capacidad frigorifica; sin em-
bargo, una mayor velocidad del compresor representa
mayor friccién y menor eficiencia, lo que afecta nega-
tivamente al COP. El estudio mostrd también que el
refrigerante R-1234ze tiene mejores caracteristicas tér-
micas y medioambientales, mientras que el refrigerante
R-1234yf presenta mejores prestaciones térmicas, pero
requiere modificaciones en el disefio del sistema para
compensar la reduccién del COP y de la capacidad
frigorifica.

Lee et al. [10] realizaron estudios para la opti-
mizacién del diseno de un compresor, mediante un
modelo experimental y un programa para simular los
efectos de los refrigerantes R-134a y R-1234yf en un
rango de 1000 rpm a 4000 rpm del compresor, con-
trolando la temperatura en el evaporador. Se concluyé
que el refrigerante R-1234yf tiene un COP 5 % menor
que el R-134a. Con el redisetio de las valvulas del com-
presor, el sistema mejora hasta en un 8 % su COP
si se mantiene una temperatura de 5 °C en el eva-
porador. El aumento de 1000 rpm a 2000 rpm en la
velocidad del compresor incrementa la capacidad frigo-
rifica, mientras que el COP disminuye por el aumento
del consumo de energia. Para una velocidad de 2000 a
4000 rpm, el COP se reduce en un 17 %.

Alkan y Hosoz [11] realizaron una comparativa
entre un compresor de desplazamiento fijo y uno de
desplazamiento variable. Evaluaron los compresores a
varias velocidades y al flujo de aire que atraviesa el
evaporador y el condensador. Los resultados mostraron
que el sistema A/C automotriz con compresor de
desplazamiento fijo, operando a 750 rpm, presenta
una capacidad de enfriamiento entre un 3.2 % y un
7.8 % superior a la del compresor de capacidad varia-
ble. El sistema con compresor de capacidad variable
tiene un COP menor a bajas revoluciones, mientras
que, a altas velocidades, es mas eficiente que el sistema
con compresor de desplazamiento fijo.

Shaker et al. [12] realizaron una comparativa entre
refrigerantes sustitutos del R-134a, implementando un
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banco que simula el funcionamiento de una bomba
de calor de una etapa que trabaja a distintas veloci-
dades del compresor. Se instalaron sensores de presion,
temperatura y caudalimetro tipo Coriolis, asi como
un compresor de frecuencia controlada a 35, 40, 45 y
50 Hz para simular el comportamiento de los refrige-
rantes R-1234yf y R-515B. Los resultados mostraron
que el refrigerante R-1234yf presenta mejores presta-
ciones de capacidad frigorifica; sin embargo, el trabajo
del compresor también se ve afectado por las altas
presiones de trabajo. Ademas, las temperaturas de
trabajo del R-1234yf son 3 °C menores que las del
refrigerante R-515B, lo que contribuye a prolongar la
vida del compresor, y ambos tienen menor potencial
de calentamiento global (GWP) en comparacién con el
R-134a. Para ambos refrigerantes, el incremento de la
velocidad del compresor aumenta la capacidad frigori-
fica porque circula una mayor cantidad de refrigerante
a través del evaporador, lo que, a su vez, implica una
mayor demanda de energia en el compresor. Final-
mente, el refrigerante R-515B ofrece menor capacidad
frigorifica, pero, debido al bajo trabajo del compresor,
mantiene un COP del 8 % en refrigeracién y del 13 %
en calefaccién, valores superiores al del R-1234yf.

Alkan y Inan [13] realizaron un estudio experimen-
tal en el que se demostr6 que el refrigerante R-1234yf
present6 una reducciéon del COP de hasta entre 13.6 %
v 20.1 % respecto al R-134a para compresores de ca-
pacidad variable, aunque puede reducir la destrucciéon
de exergia en ciertos componentes del sistema.

Zawawi et al. [14] demostraron que, en sistemas de
vehiculos eléctricos, la seleccién del lubricante resulta
determinante, ya que los aceites tipo PAO logran ma-
yor eficiencia, menor consumo energético y mayores
capacidades de enfriamiento en comparacion con los
tipos PVE y POE. Yusri et al. [15] analizaron la opti-
mizacién del volumen de refrigerante y del aceite del
compresor en un sistema de aire acondicionado auto-
motriz, evidenciando que estos parametros influyen
directamente en el rendimiento y en el comportamiento
dindmico del sistema, y que es posible mejorar su efi-
ciencia mediante el uso de técnicas avanzadas de anali-
sis estadistico y aprendizaje automatico. En conjunto,
estos resultados destacan la importancia de integrar
variables termodindmicas y operativas en el diseno de
sistemas A/C automotrices para mejorar su eficiencia
energética y su desempefio global.

La revisién bibliogréfica evidencia una falta de ana-
lisis de la influencia de la velocidad del compresor en
las eficiencias isentropica y volumétrica, lo que limita
la comprensién de su efecto en la capacidad frigori-
fica, el consumo energético y el rendimiento global del
sistema A/C automotriz. Por otro lado, los bancos
experimentales utilizados en estudios previos no son
capaces de controlar la temperatura en el evaporador,
lo que dificulta que las condiciones de los ensayos se
acerquen a las caracteristicas de funcionamiento de un

sistema real. Finalmente, se identificaron limitaciones
en las mediciones debido a factores fisicos, al limitado
nimero de puntos de medicién y al uso de sensores
convencionales.

En el presente trabajo se construyé un banco expe-
rimental que permite controlar la velocidad de giro del
compresor, con una instrumentacion para el registro de
datos de temperaturas, presiones, velocidades de aire
y un sistema automatizado de adquisicion de datos en
tiempo real. El banco cuenta con una caja térmica que
permite el control de la temperatura de entrada de
aire en el evaporador. Ademads, se calcula el incremento
del consumo de combustible por el uso de aire acondi-
cionado y se proponen correlaciones para la estimacion
de las eficiencias isentrépica y volumétrica del com-
presor en términos de parametros de funcionamiento
como la velocidad de giro y la relacién de presiones.

2. Materiales y métodos

2.1. Banco experimental del sistema A/C au-
tomotriz

El banco experimental constituye un equipo que per-
mite simular y evaluar el funcionamiento del sistema
A/C automotriz bajo condiciones controladas. La
Figura 1 muestra el banco experimental conformado
por el circuito frigorifico, el sistema motriz del com-
presor y el sistema de control e instrumentacion.

SISTEMA DE AIRE ACONDICIONADO AUTOMOTRI2

Controladores
PLC

INSTRUMENTACION Control de flujo en
intercambiadores

de calor

Circuito
frigorifico

Control de
temperatura
(habitaculo)

Sistema motriz
P
del compresor

Figura 1. Banco experimental del sistema A/C auto-
motriz.

2.1.1. Circuito frigorifico

El circuito frigorifico consta de un compresor A/C
SD5H09 de 87 ¢m?, un evaporador de 3.5 m? y una
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capacidad de refrigeracién de 12000 BTU (3.5 kW),
un condensador de 7.2 m?, una valvula de expansién
termostatica TI(E)1/20A5TR, un filtro deshidratador
externo 515-3R con interruptor, refrigerante R-134a y
aceite del compresor PAG 100 con una carga de 4.5 a
5 oz; el soplador de aire del evaporador es de 80 W y
alcanza los 3800 rpm, controlado por un potenciémetro
de tres velocidades; los ventiladores del condensador
son de 80 W y alcanzan velocidades méaximas de
2250 rpm y 2100 rpm.

2.1.2. Sistema motriz del compresor

La Figura 2 muestra la implementacion del sistema
motriz del compresor. La velocidad del compresor de-
pende del régimen de giro del motor en vehiculos con
motor de combustién interna (MCI), mientras que
en vehiculos eléctricos la velocidad dependeré de las
demandas térmicas del habitaculo. En el banco ex-
perimental, el compresor es impulsado por un motor
eléctrico trifasico WEG-W22 de 2.2 kW a través de
poleas y una banda trapezoidal con templador. La
velocidad del motor eléctrico se controla con un varia-
dor de frecuencia KEWO-AD350 y médulos 16gicos
programables (PLC) LOGO 8 de SIEMENS. La co-
municacién se realiza mediante una senal analdgica de
referencia de 0 a 10 V enviada por el médulo PLC,
de manera que se controla la velocidad del compresor
desde un ordenador que se enlaza a la programacién
del banco experimental.

Compresor

[ra
e

Motor
eléctrico

]

Variador de

frecuencia
PLC

EEEE
°

Oplp

eo0
ace

Sistema de
transmision

L

1
| S—

Motor
eléctrico

Figura 2. Sistema motriz del compresor.

El dimensionamiento del motor eléctrico se rea-
liz6 determinando el consumo del compresor (VVCOW,)7
a través de un balance de energia expresado en la
Ecuacién (1), donde se considera el trabajo isentrépico
del compresor, la eficiencia isentrépica (7;5,) y un coe-
ficiente de pérdidas de calor hacia el ambiente (¢) por

conveccién natural en el compresor [16].

m(h2s - hl)

Wcom -
P Niso(l — €)

(1)

La potencia suministrada al sistema motriz (Wm)
se calcula considerando las eficiencias del motor eléc-
trico (1,,) y del sistema de transmisién (7,), como se
indica en la Ecuacién (2) [16].

W _ Wcomp
Mp X Nm

(2)

La Ecuacién (3) muestra el analisis dindmico en
el sistema de transmision, siendo N, la velocidad de
giro de la polea del motor, D, el didmetro de la
polea del motor, N, la velocidad de giro de la polea del
compresor y Dy, el didmetro de la polea del compresor.

Ny X Dy = N x Dipe (3)

2.1.3. Instrumentacién y sistema de control

El banco experimental estd disenado para controlar
parametros de velocidad, temperatura del habitaculo
y flujo de aire en el evaporador y el condensador, a
través de los siguientes sistemas.

Control de temperatura del habitaculo

Para simular la temperatura que se alcanza en el
habitaculo, se construyd una caja térmica controlada
por un controlador PID que se encarga de activar
y desactivar una resistencia eléctrica energizada con
corriente continua, que genera hasta 1000 W de po-
tencia, calentando el aire que entra en el evaporador
(Figura 1).

Control de flujo de aire a través de los inter-
cambiadores de calor

El flujo de aire que atraviesa el evaporador se controla
a partir de un circuito que incrementa la velocidad
del electroventilador en tres niveles; mientras que el
flujo del condensador es controlado mediante la imple-
mentacién de un segundo ventilador que es activado
por un controlador PID STC 1000 cuando alcanza la
temperatura de condensacién configurada en el banco.

Instrumentacion y adquisicion de datos

Se instalaron cuatro sensores de presién (P) después
de cada elemento del circuito frigorifico. Se instalaron
ocho sensores de temperatura (T), de los cuales cuatro
fueron instalados en el circuito frigorifico (1-4), uno
se instald en la carcasa del compresor (5), uno en la
entrada de aire al evaporador (7), uno en la salida
del aire en el evaporador (6) y un sensor en la salida
del aire del condensador (8). Ademas, se instalé un
anemometro para medir la velocidad con la que sale el
aire del evaporador, como se muestra en la Figura 3.
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Figura 3. Sensores instalados en el banco experimental.

Los mdédulos PLC trabajan con sefiales anal6gi-
cas y digitales de 0 a 10 V; por lo tanto, la senial de
los sensores debe estar dentro del rango del médulo
PLC. Los sensores de presiéon producen una senal de
corriente de 4 a 20 mA y, al estar conectados a un
circuito de resistencia de 330 €2, la senal se transforma
en un rango de 1.32a 6.6 V.

Los sensores de temperatura PT100 de tipo resis-
tivo modifican su valor de resistencia en funcion de la
temperatura y, conectados a un transmisor RTD, la
sefial se transforma de 0 a 10 V. El anemémetro es
autogenerado, no requiere alimentacién y produce una
senal de0a 2 V.

El monitoreo, control y adquisicion de datos se
realizan mediante la implementacién de médulos PLC
(LOGO 8 12/24 RCE) y sus respectivos médulos de
ampliacién (AM2, AM2 AQ, AM2 RTD). La progra-
macion se realizo en el software LOGO Soft Confort
V8. Dentro de la programacién, se calibraron los sen-
sores, se transformé la senal analdgica a unidades de
medicion, se estableci6 el control del variador de fre-
cuencia y el registro de datos. La interfaz de monitoreo
se disené en el software LOGO Web Editor V1.1.0
(LWE) [17].

Esta interfaz permite el monitoreo de los sensores,
la gestién del variador de frecuencia y el registro de
datos. Finalmente, los equipos del sistema motriz y
los sensores se calibraron y se comprobaron utilizando
fichas técnicas de los equipos e instrumentos patrén
para asegurar el correcto funcionamiento y la precisién
de los resultados.

El analisis de incertidumbres de las mediciones se
realizé con base en el estdndar internacional ISO/IEC
[18]. Se evaluaron las incertidumbres combinadas (j.)
y expandidas (U,.) de los sensores, con las incertidum-
bres de cada sensor (us), la incertidumbre del PLC
(uprc) con ADC de 10 bits y la incertidumbre de
repetibilidad (p.,.) para 10 repeticiones.

La Tabla 1 resume las incertidumbres de los sen-
sores.

Tabla 1. Incertidumbres de los sensores

Sensor Tolerancia Ihs WPLC e e U,
Temperatura PT100 R R R N o N
(-100°C-200 °C) + 0.3 °C 0.173 °C 0.085 °C 0.081 °C 0.209 °C +0.418 °C
Transductor de presion HK1100C £ 1.5% FS D D, D D, .
(0-1.2 MPa) 10.018 MPa 0.0104 MPa  0.00034 MPa 0.00069 MPa  0.0104 MPa  +0.0208 MPa
Anemoémetro DIY
+0.3 m/s 0.173 m/s 0.0085 m/s 0.068 m/s 0.186 m/s +0.372 m/s

(0-30 m/s)

La calibracién de los sensores se fundamenta en la
guia ISO/IEC Guide 99:2007 [19]. Los sensores PT100
se calibraron segin la norma IEC 60751:2022 [20],
mediante la comparacion con un termémetro patrén
de referencia (PIDMaxwell MLC-48) en la caja tér-
mica, con dos puntos de calibracién: 35 °C y 40 °C,
cubriendo el rango operativo del habitaculo vehicular.
La desviacién maxima observada fue de +1 °C, dentro
de la tolerancia de la clase B especificada. Los sensores
de presién HK1100C se calibraron segtn la norma IEC
62828-2:2017 [21], y se estableci6é una desviacién mé-
xima observada de £0.021 MPa; mientras que, para
calibrar el anemoémetro DIY, este se compard con el
anemometro Extech AN100-NIST, con una desviacién
méxima observada de +0.25 m/s.

2.2. Campana experimental

Los ensayos realizados en el banco experimental re-
presentan condiciones reales de funcionamiento del
sistema A/C en vehiculos livianos, segtin la Tabla 2.

Tabla 2. Matriz de ensayos

Temperatura en  Velocidad del Caudal del ~Caudal del
el habitaculo compresor evaporador  condensador
(°C) (RPM) (m3/h) (m3/h)
35-40-45 900-2800 313 496

La Tabla 2 muestra los parametros configurados en
el banco experimental para los ensayos y la recoleccién
de datos. La temperatura en el interior del habitaculo
varia de 35 a 45 °C, rango que puede alcanzarse en
la ciudad de Riobamba [22,23]. La velocidad de giro
del compresor en condiciones reales es de 900 rpm en
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condiciones de ralenti, 1800 rpm en conduccién urbana
y de hasta 3000 rpm en carretera, segin [3,4]; ademas,
el flujo de aire en el evaporador se mantiene en su
méaxima capacidad, mientras que el flujo de aire en el
condensador serd el producido por un solo ventilador.

El control de temperatura en el habitaculo se re-
aliza mediante un controlador de temperatura PID
STC-1000, como se muestra en la Figura 4 (A). El con-
trol del flujo de aire en el evaporador y del embrague
electromagnético del compresor se controla desde el
area que muestra la Figura 4 (B), y el control del
flujo de aire en el condensador se realiza mediante un
controlador de temperatura PID STC-1000, como se
muestra en la Figura 4 (C).

A

CONTROL DE

C

CONTROL DE

TEMPERATURA TEMPERATURA
on on
- B . uC
HABITACULO CONDENSADOR

Figura 4. Controles del banco experimental: (A) tempe-
ratura del habitdculo, (B) flujo de aire del evaporador y
embrague del compresor, y (C) flujo de aire del conden-
sador.

2.3. Modelo termodinamico del sistema A/C
automotriz

Los datos obtenidos de los sensores del banco experi-
mental son registrados en un archivo (.csv) generado
por el software LOGO 8 Soft Confort. Para el andlisis
del rendimiento del sistema A/C, se requiere calcular
el flujo masico de refrigerante impulsado por el com-
presor, la capacidad de enfriamiento del evaporador, el
consumo del compresor y el coeficiente de rendimiento
(COP). Para ello, se implementé un modelo termo-
dindmico que considera las transferencias energéticas
en los intercambiadores de calor y el desempeno del
compresor en términos de las eficiencias isentropica y
volumétrica. El modelo termodindmico se basa en un
analisis en régimen permanente de un sistema abierto,
asumiendo un flujo unidimensional del refrigerante y
variaciones despreciables de energia cinética y poten-
cial. Las pérdidas de calor al entorno se consideran
despreciables, excepto en los intercambiadores de calor
y en el compresor. Las propiedades termofisicas se
obtienen de la base de datos del NIST [24]. El com-

presor se modela mediante las eficiencias isentropica

y volumétrica [16], mientras que los intercambiadores
se analizan mediante balances de energia basados en
el método calorimétrico [25]. Se asume una expansion
isentalpica en la valvula de expansién termostatica, y
las pérdidas de presién en tuberias y accesorios se con-
sideran despreciables frente a las de los componentes
principales.

El flujo masico de refrigerante se calcul6 a través
de un balance de energia en el evaporador, segin la
Ecuacién (4), basdndose en el método calorimétrico
descrito en la norma EN 13771-1 [25], donde 7.5 es
el flujo mésico de refrigerante, 14, es el flujo masico
del aire, ATys_7 es la diferencia de temperatura entre
la entrada y la salida del aire en el evaporador (ver
Figura 3), Cpair es el calor especifico del aire y Ahy_4
es la diferencia de entalpias del refrigerante entre la
entrada y salida del evaporador.

mair X Cpair X A716—’7 (4)
Ahi_y

El flujo masico del aire se calcula a partir del cau-
dal volumétrico del aire y de la densidad, segtn la
Ecuacién (5). El caudal volumétrico del aire se deter-
mina multiplicando el area de paso del aire a la salida
del evaporador (Ag;,), la densidad del aire que sale
del evaporador (pa;) y la velocidad del flujo (Vair),
medida por el anemdémetro, como se muestra en la

Figura 3 [2].

mref =

Mair = Pair X Aair X Vair

()

La capacidad frigorifica (Qe,,ap) en el evaporador
se calcula con la Ecuacién (6) [16].

(6)

La eficiencia volumétrica (n, ) representa la relacién
que existe entre la capacidad tedrica y la real del com-
presor para impulsar el refrigerante dentro del sistema,
la cual se calcula con la Ecuacién (7) [16], [23], siendo
V. el desplazamiento volumétrico del compresor y Din
la densidad del refrigerante que ingresa al compresor.

Qevap = mref X (hl - h4)

Ny = el 7
b Pin X Vvs ( )

La eficiencia isentrépica del compresor (7;s,) es la
relacion entre la energia ideal y la energia real que uti-
liza el compresor para comprimir el refrigerante. Esta
se calcula con la Ecuacién (8) [16], [23], siendo hq la en-
talpia del refrigerante en la succién del compresor, hog
la entalpia de descarga en la compresién isentrépica y
hso la entalpia de descarga en la compresion real.

h25 - hl
T T (8)

La energia que consume el compresor es mayor
que la energia transferida al refrigerante; esto ocurre

Niso =
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por las pérdidas energéticas en forma de calor (Qp)
debido a la irreversibilidad del sistema. El rechazo de
calor del compresor hacia el ambiente se calcula con
la Ecuacién (9) [26], siendo hgmp €l coeficiente de con-
veccién natural, A, el area superficial del compresor,
T la temperatura de la carcasa del compresor y Ty mp
la temperatura ambiente.

Qp = hamp X Ae X (Ts — Tamp) 9)

El trabajo transferido al refrigerante (Wﬂmd) se
determina con la Ecuacién (10).

Wfluid = mref X (h2 - hl) (10)

El coeficiente de calor rechazado por el compresor
(egp) se calcula con la Ecuacién (11) [27].

@

% (11)
W tiwia + Qp

€Qp

El consumo energético del compresor se calcula con
la Ecuacién (12).

mref(hZS - hl)

W, =
niso(l - 6Q:D)

(12)

Finalmente, el COP del sistema permite evaluar
qué tan eficiente trabaja el sistema A/C automotriz,
al relacionar la capacidad frigorifica y el consumo de
energia del compresor. Se calcula con la Ecuacién (13).

Qevap

C

cop = (13)

El consumo de combustible debido al uso del aire
acondicionado se estima considerando las transforma-
ciones de energia en un vehiculo con motor de com-
bustién interna (MCI) a gasolina, como se muestra en
la Figura 5. Esta transformacion inicia en el motor
de combustion interna que transforma la energia del
combustible en energia térmica para luego ser trans-
formada en energia mecanica en el cigiienal. Estas
transformaciones de energia tienen eficiencias entre
el 27 y el 30 % [28]. Posteriormente, existen pérdi-
das en los mecanismos de transmisién que conectan el
cigiienal con el compresor, con eficiencias entre el 80 y
el 93 % [29].

Compresor
A/C

Litros
Combustible

Pérdidas
transmision

Mrans

Pérdidas
Combustién Motor
UVl

Figura 5. Transformacién de energia de un vehiculo con
MCI para el accionamiento del compresor [30].

La energia entregada por el combustible (E}.) se
calcula dividiendo la energia consumida por el com-
presor (E) entre la eficiencia del motor de combustién
(nver) y la eficiencia de la transmisién (1qns), cOmMo
se indica en la Ecuacion (14).

E

Etot =
Nvct X Mirans

(14)

El consumo en litros de combustible (lcombustibiec)
se obtiene dividiendo (Ei,) entre el poder calorifico
inferior del combustible (PC I ompustibvie) y la densidad
del combustible (peompustivie), como se indica en la
Ecuacién (15).

Etot
lcom ustible — 15
bustibl POl ( )

combustible X Pcombustible

Se utilizé un PCI de 46522.5 kJ /kg para la gasolina,
con una densidad de 739 kg/m? [31].

3. Resultados y discusién

Se realizaron un total de 60 puntos experimentales
segun la matriz de ensayos de la Tabla 2 para el andlisis
de la influencia de la velocidad del compresor y de las
temperaturas del habitaculo sobre el funcionamiento
del compresor y el rendimiento del sistema A/C auto-
motriz. Con el fin de validar los resultados obtenidos,
se realizdé una comparaciéon entre los valores experi-
mentales y los predichos por el modelo termodindmico.
Las desviaciones porcentuales fueron de 1.66 % para el
COP, 4.85 % para la capacidad frigorifica, 4.91 % para
la potencia del compresor, 4.86 % para el flujo masico
de refrigerante, 3.08 % para la eficiencia isentrépica
v 9.83 % para la eficiencia volumétrica. Asimismo, el
balance energético global present6 un error de cierre
de 6.05 %. Las diferencias observadas se atribuyen
principalmente a las incertidumbres de medicién, asi
como a las simplificaciones del modelo y a pérdidas
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térmicas no consideradas. En conjunto, estos resulta-
dos evidencian una adecuada concordancia entre el
modelo y el comportamiento fisico del sistema.

3.1. Desempeiio del compresor
3.1.1. Temperatura de descarga del compresor

La Figura 6 muestra que, a medida que se incrementa
la velocidad de giro del compresor, la temperatura
de descarga también aumenta. Para una temperatura
de habitaculo de 35 °C, la temperatura de descarga
aumenta en un 34.3 %, al pasar de 58.16 °C a 78.13 °C
en un rango de 900 a 2800 rpm; resultados similares
también se reportaron en [12].

La temperatura de descarga del compresor incre-
menta entre 4.3 y 7.1 °C cuando la temperatura del
habitdculo aumenta en 10 °C. Sin embargo, las tempe-
raturas alcanzadas se mantienen en un rango seguro de
trabajo (< 115 °C) para evitar una posible degradacién
del aceite lubricante que comprometa la integridad
mecanica del compresor.

100

Temperatura del habitaculo
®45°C
m40°C
A35°C

90

80

70
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Temperatura de descarga (°C)

40

800 1000 1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400 2600 2800
Velocidad de compresor (rpm)

Figura 6. Temperatura de descarga del compresor en fun-
cién de la velocidad del compresor.

Este comportamiento se explica porque el incre-
mento de la velocidad del compresor eleva el trabajo
de compresion y, por tanto, la energia transferida al
refrigerante, aumentando su temperatura de descarga.
Ademés, las mayores irreversibilidades del proceso y
la limitada disipacién de calor hacia el entorno con-
tribuyen al incremento térmico observado.

3.1.2. Flujo masico de refrigerante

La Figura 7 muestra que, a 35 °C de temperatura
en el habitaculo, el fluyjo masico aumenta en un
50.3 % cuando la velocidad del compresor aumenta de
900 a 2800 rpm, debido a que el compresor impulsa una
mayor cantidad de refrigerante por unidad de tiempo.

Al incrementar la temperatura del habitaculo de
35 a 40 °C, el flujo mésico de refrigerante incrementa
en un 16.8 % a 900 rpm, un 21.0 % a 1800 rpm y

un 22.5 % a 2800 rpm; por lo tanto, se evidencia que
existe un mayor flujo méasico de refrigerante al aumen-
tar la temperatura en el habitdculo. Cuando el aire
que atraviesa el evaporador estd mas caliente, el re-
frigerante tendra una densidad maés alta a la entrada
del compresor porque la temperatura y la presion del
refrigerante incrementan, lo que, segiun la Ecuacién
(7) provoca que el flujo mésico sea mayor; resultados
similares se reportaron en [32].
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Figura 7. Flujo masico de refrigerante en funcién de la
velocidad del compresor.

Desde una perspectiva fisica, el incremento del flujo
maésico de refrigerante estd directamente relacionado
con el aumento del volumen desplazado por unidad de
tiempo y con la variaciéon de las propiedades termodina-
micas del refrigerante en la succion, lo que incrementa
la densidad y favorece un mayor flujo maésico circulante
en el sistema.

3.1.3. Potencia consumida por el compresor

La Figura 8 muestra que, al incrementar la velocidad
del compresor, aumenta el consumo de energia. Para
una temperatura de 35 °C en el habiticulo, el con-
sumo del compresor aumenta de 0.287 kW a 0.878 kW
al pasar de 900 a 2800 rpm. El incremento del con-
sumo de potencia del compresor se debe al aumento
de la cantidad de refrigerante que el compresor esta
impulsando, como se mostré en la Figura 7.

Por otro lado, a altas velocidades del compresor, la
relacién de presiones (RP) es mayor; es decir, el com-
presor deberd alcanzar una mayor presion en la linea
de alta, incrementando la potencia utilizada para com-
primir el refrigerante. Este comportamiento se debe al
aumento de la relacién de presiones, que incrementa el
trabajo especifico de compresion, mientras que el ma-
yor flujo mésico amplifica la potencia total requerida.
En conjunto, estos efectos reflejan el incremento de irre-
versibilidades y pérdidas mecanicas a altas velocidades
de operacion.

Cuando el habitaculo se calienta de 35 a 40 °C,
el consumo del compresor también presenta un in-
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cremento del 11.0 %, del 19.4 % y del 20.6 % para
velocidades de 900, 1800 y 2800 rpm, respectivamente.
De igual manera, se evidencia este incremento en el
consumo del compresor cuando se incrementa la tempe-
ratura del habitdculo hasta los 45 °C, porque aumenta
la demanda de refrigeracién y se debe comprimir un
mayor flujo masico de refrigerante, como se evidencia
en la Figura 7.
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Figura 8. Potencia consumida por el compresor en funcién
de la velocidad del compresor.

3.1.4. Eficiencia isentrépica del compresor

La Figura 9 muestra que, a mayor velocidad del com-
presor, la eficiencia disminuye. Para una temperatura
de habitaculo de 35 °C, la eficiencia isentropica dismi-
nuye en un 22.66 % cuando la velocidad del compresor
se eleva de 1000 a 2800 rpm. Las pérdidas de energia
se presentan por las caidas de presion isentalpica en
la valvula de succién, generando turbulencias en el
flujo, reduciendo la capacidad del compresor e incre-
mentando el consumo de energia; asimismo, este efecto
ocurre también con la valvula de descarga [9]. Otra
causa es la energia liberada por el compresor en forma
de calor.
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Figura 9. Eficiencia isentrépica en funcién de la velocidad
del compresor.

Desde el punto de vista termodinamico, la dismi-
nucién de la eficiencia isentrépica estd asociada al
incremento de irreversibilidades internas, tales como
la friccion, las turbulencias y las pérdidas térmicas, las
cuales se intensifican con el aumento de la velocidad
de operacién del compresor.

Al incrementar la temperatura del habitaculo de
40 a 45 °C, las eficiencias tienden a ser ligeramente
menores en un 2.7 % a 1000 rpm y en un 1 % a
2800 rpm. Al incrementar la temperatura del aire que
atraviesa el evaporador, también se incrementan la
temperatura y la presion de evaporacién del refrige-
rante, aumentando las pérdidas por caidas de presién
y en forma de calor.

Con el fin de proporcionar una funcién matemética
sencilla para estimar la eficiencia del compresor bajo
diferentes condiciones de trabajo, se realizé una re-
gresion lineal que correlaciona la eficiencia isentrépica
con la velocidad del compresor (wWeomp) ¥ la relacién
de presiones (RP), segin la Ecuacién (16).

Niso = 1.1905 + 0.000071wcomp — 0.1295RP - (16)

La Figura 10 ilustra la comparacién entre los va-
lores experimentales de la eficiencia isentrépica y los
valores calculados a partir de la correlacién (16). Los
resultados muestran un buen ajuste de todos los pun-
tos, con una desviacién mdxima de +7% y con un
coeficiente de correlacién r2 de 0.914. La correlacion
obtenida se puede utilizar para modelar el compor-
tamiento del compresor en sistemas A/C automotrices
y predecir el consumo energético del compresor.
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Figura 10. Comparacién de los valores experimentales y
calculados de la eficiencia isentrépica del compresor.

3.1.5. Eficiencia volumétrica del compresor

La Figura 11 muestra que, a medida que se incre-
menta la velocidad de giro del compresor, la eficien-
cia volumétrica disminuye. Para una temperatura de
habitéaculo de 35 °C, la eficiencia volumétrica dismi-
nuye en un 44 % en el intervalo de 900 a 2800 rpm;
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resultados similares también se reportaron en [33]. Este
comportamiento puede atribuirse al incremento de fu-
gas internas, pérdidas por recirculacién y efectos de
compresibilidad del refrigerante, los cuales se vuelven
més significativos a altas velocidades, reduciendo la
capacidad efectiva de succién del compresor.
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Figura 11. Eficiencia volumétrica en funcién de la veloci-
dad del compresor.

El aumento de 5 °C en la temperatura del
habitdculo muestra un incremento en la eficiencia
volumétrica de 9.5 % y 12.6 % para 900 y 2800 rpm,
respectivamente. Este comportamiento se debe a que
el compresor se calienta por efecto del proceso de
compresiéon del refrigerante y por la friccién entre los
componentes mecanicos. Al aumentar la velocidad del
compresor, también se incrementa el calor generado.
Este calor es transferido a la carcasa del compresor
y a los ductos de succiéon y descarga; consecuente-
mente, el refrigerante se expande y reduce su densidad;
como resultado, el compresor es capaz de impulsar
menos refrigerante. Por otro lado, en los compresores
existe una diferencia de presiones entre la succién y la
descarga; esto genera fugas de alrededor del 4.80 % en
el drea donde se asientan las vélvulas [33]. Este efecto
es mas critico cuando la velocidad de giro del com-
presor aumenta, puesto que la relacién de presiones
(RP) también incrementa. De manera similar a las
valvulas, la RP produce mayores pérdidas de presién
entre la pared del cilindro y el piston, afectando ne-
gativamente la eficiencia volumétrica [32]. Otro factor
que influye sobre la eficiencia ocurre en el proceso de
compresién; una pequena parte del refrigerante tiende
a condensarse durante la compresion y vuelve a evapo-
rarse durante la succién, lo que genera la aparicién de
particulas liquidas que aumentan el volumen muerto
dentro del cilindro. A este efecto se lo considera como
masa recirculante [33].

Para determinar una correlacion para la eficiencia
volumétrica del compresor, se realizé una regresiéon
en términos de la velocidad del compresor (Weomp), 1a

relacién de presiones (RP), la temperatura de evapora-
cién (Tsatevap) ¥ €l sobrecalentamiento del refrigerante
a la salida del evaporador (SH), segun la Ecuacién
(17). Se considera la Tsqtcvap v €l SH en la correla-
cién porque la densidad del refrigerante cambia en la
succion del compresor, afectando directamente al flujo
maésico trasegado y, en consecuencia, a la eficiencia
volumétrica. Cuando el sistema trabaja con altos va-
lores de SH, la densidad varia para la misma presion
de evaporacion; por lo tanto, no es suficiente conside-
rar solo la RP, sino incluir el SH y la T(sq4;c0ap) €n la
ecuacion.

M = 0.2576 + 0.000056 Weomp — 0.0797 RP
+0.01881 Tha cvap
+0.01908 SH

(17)

La Figura 12 ilustra la comparacién entre los va-
lores experimentales de la eficiencia volumétrica y los
valores calculados a partir de la correlacién (17).
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Figura 12. Comparacién de los valores experimentales y
calculados de la eficiencia volumétrica del compresor.

Los resultados muestran un buen ajuste de todos
los puntos, con una desviacién maxima de +£10 % y
con un coeficiente de correlacién r? de 0.923. La co-
rrelacion obtenida se puede utilizar para modelar el
comportamiento del compresor en sistemas A/C au-
tomotrices y predecir el flujo maésico trasegado por el
compresor.

3.2. Rendimiento del sistema A/C automotriz
3.2.1. Capacidad de enfriamiento

La Figura 13 muestra que, a medida que se incre-
menta la velocidad de giro del compresor, la capacidad
frigorifica aumenta.

Para una temperatura del habitdculo de 40 °C,
al aumentar la velocidad del compresor de 900 a
2800 rpm, la capacidad frigorifica aumenta en un 24.3
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%, mientras que, a una temperatura de 35 °C, el incre-
mento es del 22.4 %. El incremento de la velocidad del
compresor provoca que mas refrigerante circule por el
evaporador.

La temperatura del habitidculo también influye en
la capacidad frigorifica; se tienen mayores capacidades
frigorificas cuando la temperatura en el habitaculo se
incrementa debido al mayor flujo mésico (ver Figura
7); resultados similares se reportan en [32] y [34].
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Figura 13. Capacidad de enfriamiento en funcién de la
velocidad del compresor.

3.2.2. Coeficiente de desempeinno COP

La Figura 14 muestra que, para una temperatura de
35 °C en el habitaculo, el COP disminuye hasta un
61.27 % cuando se incrementa la velocidad de giro del
compresor de 900 a 2800 rpm; si bien se mejora la
capacidad frigorifica a una mayor velocidad de giro
del compresor, la potencia consumida también experi-
menta un incremento significativo, reduciendo asi el
COP del sistema.
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Figura 14. COP en funcién de la velocidad del compresor.

A mayor velocidad, existen mayores pérdidas de
energia por la fricciéon en los componentes méviles del

compresor, lo que disminuye el COP [9]. Al incremen-
tar la temperatura del habitaculo de 40 °C a 45 °C, el
COP disminuye en un 4.86 % a 900 rpm y en un 1.02 %
a 2800 rpm. Sin embargo, el efecto de la temperatura
del habitaculo sobre el COP es menor que el observado
en la capacidad frigorifica y en el consumo de potencia
del compresor.

3.2.3. Consumo de combustible

La Figura 15 muestra que el consumo de combustible
estimado aumenta cuando la velocidad del compresor
es mayor; para una temperatura de 45 °C, el consumo
se incrementa en un 213 % de 900 a 2800 rpm, debido a
que el compresor estd impulsando una mayor cantidad
de refrigerante.
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Figura 15. Consumo de combustible del sistema A/C
automotriz en funcién de la velocidad del compresor.

Cuando se eleva la temperatura del habiticulo,
el consumo de combustible incrementa. Para una ve-
locidad de 2800 rpm (condiciones de carretera), el
consumo aumenta de 0.40 L/h a 35 °C a 0.54 L/h a
45 °C; resultados similares se reportaron en [35].

4. Conclusiones

El incremento de la velocidad del compresor aumenta
el flujo masico de refrigerante, mejorando la capacidad
para transferir calor dentro del vehiculo; sin embargo,
la demanda de energia es mayor, lo que incrementa el
consumo de potencia y el consumo de combustible.

Para una temperatura de habitaculo de 35 °C,
cuando la velocidad del compresor aumenta de 900
a 2800 rpm, el flujo masico de refrigerante incrementa
en un 50.3 %, el consumo de potencia incrementa de
0.287 a 0.878 kW, la eficiencia isentropica del compre-
sor disminuye en un 22.66 % y la eficiencia volumétrica
del compresor disminuye en un 44 %.

La temperatura de descarga del compresor incre-
menta a mayores velocidades de giro, llegando a su-
perar los 80 °C.
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Para una temperatura de habitdculo de 35 °C,

cuando la velocidad del compresor aumenta de 900
a 2800 rpm, la capacidad frigorifica incrementa en
un 22.4 % y el COP del sistema disminuye hasta un
61.27 %. A pesar de que se mejora la capacidad fri-
gorifica a una mayor velocidad de giro del compresor,
la potencia consumida también experimenta un incre-
mento significativo, reduciendo asi el COP del sistema.

El consumo de combustible se incrementa al doble

cuando la velocidad del compresor aumenta de 900
a 2800 rpm con una temperatura de habitaculo de
45 °C, con un consumo instantédneo de 0.54 L/h.
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