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1- INTRODUCCIÓN: 
 

Hasta este momento, en la empresa Cafés Batalla existía un problema; o visto desde otra 
perspectiva, un desaprovechamiento energético que podía ser optimizado en la planta de 
producción.  

 

“Cada día a las 08:00 am, tras la puesta a punto previa de las instalaciones, el técnico de 
producción comienza a introducir comandos en el programa y los silos, en los cuales se almacena 
el verde1, empiezan a dosificar cantidades de diferentes productos a la tostadora de café. 
Durante el proceso del tostado unos gases son liberados y reconducidos hasta un quemador de 
gases, en el cual se eliminan ciertas sustancias dañinas para el medio ambiente, cumpliendo así 
la normativa medioambiental que regula las emisiones de sustancias nocivas a la atmósfera.” 

 

Con esta breve introducción que mi tutor de prácticas me hizo en su momento todo el mundo 
podría quedarse tranquilo sabiendo que es un proceso limpio. Todo el mundo menos un futuro 
ingeniero industrial, yo. En aquel momento empecé a plantearme como podría mejorarse este 
proceso, y tras varias vueltas de cabeza llegué a la conclusión de que empleando los 
conocimientos que he ido adquiriendo a lo largo de la carrera podía aprovechar este calor para 
calentar y enfriar la nave industrial, ya que Lleida posee un destacado clima extremo que hace 
que los inviernos sean muy fríos y los veranos muy calurosos. Pero además estaba seguro de 
que tocando las teclas correctas podía hacer que el proceso generase también energía eléctrica, 
mejorando así la economía de la empresa y la eficiencia energética del proceso del tueste.  

 

A raíz de esta situación, comencé a remover mis apuntes de la asignatura de Termodinámica, y 
al ver que sí que existía esta posibilidad me puse en contacto con mi actual tutor del Trabajo de 
Fin de Grado, Jose María Morancho. Tras una primera sesión de consultas con él aprendí que 
había otros procedimientos que permitían cumplir de una manera más eficaz los requisitos que 
había impuesto, como por ejemplo los sistemas de trigeneración2,  y me puse a investigar y 
recopilar más información acerca de estos, obteniendo finalmente los resultados que se 
exponen a lo largo de este documento.  

 

Para concluir esta breve introducción, me gustaría agradecer al dueño de la empresa Cafés 
Batalla, Ramón Batalla, la confianza depositada en mi al permitirme realizar las prácticas 
curriculares en su empresa; y a su hijo, Javier Batalla, todo lo que me ha enseñado como tutor 
de prácticas, siendo muchas de estas cosas realmente útiles para realizar este trabajo. Y 
finalmente, me gustaría darle las gracias a Jose María Morancho por prestarse a ser mi tutor, 
aconsejarme y ayudarme en todo este recorrido. Sin todos ellos esto no hubiera sido posible.  

 

 

 

 

 

 

 
1 Verde: Café que todavía no ha sido tostado y cuyos granos poseen un color verdoso, de ahí su nombre.  
2 Trigeneración: Procedimiento similar a la cogeneración que permite conseguir frío, además de energía 
eléctrica y calor, típicos de la cogeneración, todo a partir de una misma fuente de energía primaria.  
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2- CUERPO DEL TRABAJO:  
 

Tal y como se ha citado en la introducción, el objetivo principal de este trabajo es optimizar el 
calor empleado en la combustión de los gases liberados en el proceso del tueste del verde, ya 
que, hasta el momento, el único fin de este calor era única y exclusivamente el de quemar ciertas 
sustancias nocivas para el medio ambiente. Pero para poder entender cómo funciona este 
quemador es necesario tener una primera idea del proceso existente hasta llegar a este punto:  

 

Una vez seleccionada la cantidad exacta de cada tipo de café que conformará el producto final 
que todos compramos en el supermercado o degustamos en nuestras cafeterías, los granos de 
verde comienzan su viaje desde sus respectivos silos hasta la cámara de tueste a través de unas 
tuberías (las cuales, particularmente en la empresa en la que yo trabajé, disponen de una 
geometría sin ángulos rectos para que los granos fluyan sin golpes ni rupturas ).  

 

En esta cámara, previamente recalentada hasta la temperatura final de tueste que dependerá 
de las cantidades de cada tipo de producto introducido, los granos de café son removidos sutil 
y constantemente hasta conseguir el acabado deseado. Es en esta fase en la cual el café pasa de 
llamarse verde a llamarse tostado (torrefacto en su defecto si se realiza un tueste con una 
cantidad específica de azúcar).  

 

En este preciso instante los granos de café comienzan a liberar, 𝐶𝑂2 y ciertas sustancias sólidas 
que no son favorables para el medio ambiente. Por ello, en primer lugar, el 𝐶𝑂2 es atrapado con 
unos filtros que se han de cambiar cada 6 meses (1000 € aproximadamente) y, en segundo lugar, 
estas sustancias sólidas son transportadas mediante aire a través de unas tuberías hasta el 
quemador de gases donde son eliminadas a una temperatura media de 400ºC gracias a una 
fuerte llama que las combustiona.  

 

A continuación, estos gases ya limpios y sin partículas son reconducidos y enfriados a través de 
un sistema de tuberías hasta el exterior de la nave, cumpliendo así con el Real Decreto 815/2013 
y la Ley 16/2002, que regulan las emisiones de procesos industriales al medio ambiente. 

 

Por último, para terminar el proceso completo del tueste del café (posteriormente vendría el 
proceso de envasado y empaquetado, pero estas dos partes ya nada tienen que ver con el 
objetivo de este trabajo), el tostado, o en su defecto el torrefacto, es reconducido hasta sus 
respectivos contenedores o silos a través, de nuevo, de tuberías exentas de ángulos rectos, 
garantizando así la calidad final del producto.  

 

Una vez conocido el proceso completo del tueste del café y de donde surgen los gases que se 
derivan al quemador es hora de pasar a la acción, es decir, es hora de conocer las posibles 
alternativas que se me han ocurrido a lo largo de estas semanas para poder optimizar el calor 
de combustión: 

 

- Recirculación del aire caliente. 
- Generación de energía eléctrica. 
- Cogeneración. 
- Trigeneración. 
- Otras.  
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2.1- RECIRCULACIÓN DEL AIRE CALIENTE:  
 

2.1.1- TEORÍA: 
 

Esta primera opción es la más simple de todas. Como se ha explicado anteriormente, el aire 
caliente, limpio de partículas tras la combustión, es reconducido por una serie de tuberías hasta 
el exterior de la nave industrial. Sin embargo, se podría modificar el recorrido de estas cañerías 
de tal manera que pasasen por el interior de la nave para poder calentarla. Lógicamente la idea 
no es proporcionar aire a 400 ºC a los trabajadores, por lo que sería necesario realizar un estudio 
previo para poder determinar el circuito final de las cañerías, de tal manera que las emisiones 
de aire caliente no sean excesivamente elevadas. 

 

Además, a la hora de implantar esta alternativa sería necesario incorporar al sistema algún tipo 
de mecanismo que permitiese decidir si el aire caliente es enviado directamente al exterior de 
la nave, o, si por el contrario, es redirigido por el interior de la nave para calentarla. Esto se debe 
principalmente a que esta opción sería empleada únicamente en los meses de invierno.   

 

2.1.2- MÉTODO: 
 

Para poder realizar esta alternativa, el primer paso a llevar a cabo sería construir una bifurcación 
en la tubería original (la cual cuenta con un sistema de refrigeración, similar al que se comentará 
en las páginas siguientes, empleado para calentar el flujo de agua que se utiliza, entre otras 
cosas, en el lavavasos de la empresa), de tal manera que el aire pudiera circular hacia el exterior 
o hacia el interior de la nave. Esta circulación podría regularse con un sistema simple de placas 
móviles, tal y como se puede apreciar en la ilustración 1.  

 

 
Ilustración 1: Sistema de bifurcación de gases. 
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Estas placas móviles podrían accionarse mediante un sistema mecánico bastante simple y 
económico, como es el del pistón-biela-manivela (en este caso, el pistón sería una placa móvil), 
tal y como se puede apreciar en la ilustración 2: 

 

 
Ilustración 2: Sistema de accionamiento de las placas móviles. 

 

A continuación, habría que llevar el aire caliente hasta la zona central de la nave, y una vez allí, 
con un sistema de refrigeración similar al presente en la ilustración 1, habría que enfriar el gas 
hasta alcanzar una temperatura adecuada.  

 

 

 
Ilustración 3: Sistema de refrigeración del gas. 
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Esta refrigeración podría realizarse con un fluido refrigerante que absorbiera el calor del aire, 
como por ejemplo el agua, quedando el sistema de estudio de la siguiente manera:  

 

 
Ilustración 4:Boceto del sistema de estudio de la alternativa 1. 

 

Como se puede apreciar y como hemos citado anteriormente, para estudiar esta alternativa 
habría que trabajar con dos fluidos diferentes, en este caso serían: aire (que lo consideraremos 
como gas ideal para la realización de cálculos) y agua. Cada uno de estos fluidos cuenta con dos 
estados, el primero antes de entrar al intercambiador de calor, y el segundo, al salir de este.  

 

1- Salida del quemador de gases. 
2- Salida de la tubería a la nave. 
3- Entrada de agua para enfriar el aire. 
4- Salida de agua ya calentada. 

 

En lo que respecta al calor intercambiado entre ambos fluidos, supondremos que se da en una 
cámara perfectamente aislada, es decir, adiabáticamente. Como consecuencia de este hecho, 
todo el calor cedido por el aire caliente será absorbido completamente por al agua.  

 

Para empezar a realizar cálculos es necesario tener completamente definidos los estados citados 
anteriormente. A continuación, se muestra una tabla en la cual se recogen algunos de los datos 
iniciales imprescindibles: 

 

Estado 1 2 3 4 

T (ºC) 400 100 8 45 

P (MPa) 0,124 0,124   

h (kJ/kg) 684,525 373,794   

s (kJ/(kg·K)) 2,46918 1,85981   
Tabla 1: Datos de los estados del sistema 1. 
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En lo que respecta al primer estado, como ya ha quedado recogido, la temperatura del aire a la 
salida del quemador de gases es de 400 ºC. Sin embargo, para obtener la presión a la que este 
aire sale de la cámara de combustión fue necesario contactar con Alex, ingeniero técnico y 
encargado de la instalación y su mantenimiento. Para obtener tanto la entalpía como la entropía 
se ha empleado un software llamado “Termograph”, en el cual introduciendo dos variables de 
estado se obtienen el resto de las variables.  

 

La presión y temperatura del segundo estado, momento en el que el aire es enviado a la nave, 
son respectivamente 0,124 MPa y 100 ºC. El hecho de que estemos hablando de la misma 
presión que en el estado 1 se debe a que los modelos de estudio de los intercambiadores ideales 
de calor mantienen la presión constante. En cuanto a la temperatura, se ha decidido que esta 
sea de 100 ºC para poder calentar rápidamente un lugar tan grande como el citado sin llegar a 
sobrecalentarlo. Para calcular la entalpía y la entropía se ha actuado como en el estado 1.  

 

Ahora bien, ¿cuál es el caudal másico de aire que circula por este sistema? Pues bien, la cantidad 
de verde tostado cada día ronda los 1296 kg de media. Teniendo en cuenta que la tostadora 
trabaja 5 horas al día se obtiene que el caudal másico de café es de 260 kg/h. A la hora de realizar 
el tueste parte del grano se desprende del mismo, la denominada cascarilla. En función del tipo 
de café, arábica o robusta, la cantidad de cascarilla varía (los robustas desprenden una cantidad 
mucho mayor), aunque de media la masa que se pierde es aproximadamente del 13%. Con el fin 
de asegurar el transporte y la combustión total de las partículas indeseadas, se introduce una 
cantidad de aire en torno a 10 veces mayor que la cantidad de cascarilla, pero tras el proceso de 
combustión se termina obteniendo una cantidad de aire limpio de 8 veces la cantidad de 
cascarilla absorbida (dato obtenido de nuevo gracias a Alex), por lo que terminaríamos 
trabajando con 270,4 kg/h (0,07511 kg/s).  

 

Para calcular el calor cedido por el aire en el proceso 1-2 se ha decidido emplear el software 
“Termograph”. Este programa permite, además, realizar gráficas y cálculos de una manera más 
visual e intuitiva, y calcular valores como los incrementos de entalpía, entropía, calor 
intercambiado y trabajo realizado por el fluido de estudio. Como se puede ver en la siguiente 
ilustración, el calor cedido por el aire caliente es de -23,339 kW:  

 

 
Ilustración 5: Captura del proceso 1-2. 
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Ilustración 6: Detalle del proceso 1-2. 

 

Al tratarse el intercambio de calor entre ambos fluidos de un proceso adiabático, el calor cedido 
por el aire será absorbido completamente por el agua, de tal manera que se podría emplear la 
siguiente ecuación para calcular el flujo másico de agua necesario para llevar a cabo el proceso: 

 

 �̇� = �̇� · (ℎ4 −  ℎ3)   (1) 

 

siendo �̇� el calor absorbido (por lo que sería positivo), �̇� el caudal másico de agua, y ℎ3 y ℎ4 

las entalpías de entrada y salida respectivamente del intercambiador de calor.  

 

Cabría ser destacado que la temperatura de entrada de agua al sistema es de 8ºC, ya que en 
invierno la temperatura es inferior a los 16 ºC que corresponderían con la temperatura media 
en Lleida a lo largo de todo el año, y que la temperatura de salida es 45 ºC. De esta manera, sería 
posible aprovechar el agua caliente obtenida tras el intercambio de calor para otras actividades, 
por ejemplo, como agua sanitaria.  

 

A la hora de calcular estas dos entalpías se ha empleado el documento “Taules i gràfiques de 
propietats termodinàmiques” del departamento de Máquinas y Motores Térmicos de la Escuela 
Técnica Superior de Ingeniería Industrial de Barcelona (ETSEIB). Para ello, yendo a la página 36 
se pueden observar algunas propiedades del agua entre los estados de líquido y vapor 
saturados. Al tratarse de un líquido incompresible, estas entalpías podrían asumirse como las 
entalpías de líquido saturado a sus respectivas temperaturas. Sin embargo, estas temperaturas 
no se encuentran en las tablas, por lo que habría que interpolar entre los valores de 5 y 50 ºC: 

 

ℎ𝑙(8) − 21,06

42,06 − 21,06
=  

8 − 5

10 − 5
 

 

ℎ𝑙(45) − 167,5

209,731 − 167,5
=  

45 − 40

50 − 40
 

 

obteniendo de la primera ecuación un valor de ℎ𝑙(8) igual a 33,66 kJ/kg y de la segunda ecuación 

un valor de ℎ𝑙(45) igual a 188,622 kJ/kg.  
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Sustituyendo estos valores en la ecuación (1) se termina obteniendo un caudal másico de agua 
de 0,1506 kg/s. Para comprobar que este resultado es adecuado y que no nos hemos 
equivocado, podemos emplear la siguiente ecuación con un valor de 𝐶𝑝 de 4,184 kJ/(kg·K) (valor 

en condiciones normales, similares a las reales): 

 

 �̇� = �̇� ·  𝐶𝑝 ·  (𝑇4 − 𝑇3)   (2) 

 

Despejando �̇� y sustituyendo las temperaturas por sus respectivos valores se obtiene un valor 
de 0,1507 kg/s. El resultado es muy similar al anterior, aunque ligeramente diferente pues el 
valor de 𝐶𝑝 es orientativo. Por ello, podemos dar por válido el primer resultado hallado.  
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2.1.3- RESULTADOS: 
 

Para presentar los resultados obtenidos, se ha pensado que la manera más visual y clara de 
hacerlo sería a través de unas tablas resumen, tal y como se muestra a continuación:  

 

Estado 1 2 3 4 

T (ºC) 400 100 8 45 

P (MPa) 0,124 0,124   

h (kJ/kg) 684,525 373,794 33,66 188,622 

s (kJ/(kg·K)) 2,46918 1,85981   
Tabla 2: Tabla de estados completa. 

 

Fluido 1 (Aire) 2 (Agua) 

�̇� (kg/s) 0,07511 0,1506 
Tabla 3: Tabla de caudales másicos. 

 

Fluido 1 (Aire) 2 (Agua) 

�̇� (kW) -23,339 +23,339 
Tabla 4: Tabla de calor intercambiado. 

 

 

Como aporte adicional, sería interesante saber cuánto tiempo tardaría en calentarse la nave 
industrial empleando esta alternativa. Para ello, siguiendo con la suposición de que el aire es un 
gas ideal, estaríamos hablando de calentar un recinto cerrado de 3000 𝑚3, haciendo que la 
temperatura de este espacio suba desde los 16ºC hasta los 22ºC, temperatura ideal de trabajo.  

 

Para realizar este cálculo, se ha decidido que la presión inicial a la cual esté la nave sea de 0,1 
MPa y que, al tratarse de un recinto cerrado, el proceso de calentamiento sea isócoro.  

 

Inicialmente, con esta presión y esta temperatura el aire cuenta con un volumen específico, 𝑣, 
de 0,83003 𝑚3/kg. Para calcular la masa de aire existente en la nave, se ha de dividir el volumen 
de esta entre el volumen específico recién calculado, obteniendo un valor de 3614,33 kg.  

 

A continuación, estableciendo que el volumen específico permanezca constante, se obtiene que 
el calor necesario para llevar los 3614,33 kg de aire a la temperatura deseada es de 15541,7 kJ, 
tal y como se puede apreciar en la siguiente imagen:  
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Ilustración 7: Detalles del calentamiento de la nave. 

 

Finalmente, para calcular el tiempo necesario para calentar la nave se ha de dividir el calor 
necesario entre la potencia térmica cedida a la nave. Para calcular esta última, se partirá de que 
la temperatura inicial del aire será de 100ºC y se supondrá que este aire saldrá de la nave a 22ºC. 
Este proceso, liberará una potencia térmica de 5,894 kW, por lo que el tiempo de calentamiento 
será de 2637 segundos, es decir, 43 minutos y 57 segundos.  

 

 

2.1.4- DISCUSIÓN: 
 

Para terminar con esta primera alternativa al problema, cabría ser destacado que se trata de 
una solución bastante simple, ya que lo único que se hace es recircular el aire caliente y enfriarlo 
con el mismo sistema ya existente en la ruta inicial del gas. Con ello, el problema del frío en 
invierno estaría más que solucionado.  

 

Ahora bien, el objetivo de este trabajo es intentar llegar más lejos y optimizar este problema de 
una manera mucho más eficaz. Por ello, esta primera solución resultaría un poco pobre ya que 
el problema del calor en verano no estaría resuelto y se dejaría aparcada la generación de 
energía eléctrica.  
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2.2- GENERACIÓN DE ENERGÍA ELÉCTRICA:  
 

2.2.1- TEORÍA:  
 

Normalmente, la generación de energía eléctrica consiste en transformar algún tipo de energía, 
ya sea solar, nuclear, química… en energía eléctrica. En este caso la fuente primaria no sería 
ninguna de las citadas, si no que sería la energía térmica del quemador de gases. Por ello, como 
la energía se estaría obteniendo a partir del calor estaríamos hablando de una “central 
termoeléctrica”.   

 

Para poder llevar a cabo esta transformación es necesario un generador eléctrico. Este está 
compuesto, entre otras cosas, por un alternador de corriente movido por una turbina. El 
movimiento de esta turbina es lo que permite convertir la energía primaria en energía eléctrica.  

 

Para ello, sería necesario instalar unos tubos por los que circulase agua. Estos tubos absorberían 
el calor del quemador y evaporarían el agua. El vapor generado se encontraría a una elevada 
presión y a una elevada temperatura, y se expandiría a continuación en una turbina de vapor. Al 
mover esta turbina, el alternador también sería impulsado, generando así energía eléctrica. 

  

 

2.2.2- MÉTODO: 
 

Esta alternativa parte de un sistema similar a la primera, ya que también se ha de enfriar el aire 
caliente para poder obtener un aporte energético de este. Sin embargo, en este caso el aire es 
enviado directamente al exterior de la nave, por lo que no es necesario que pase por la 
bifurcación diseñada anteriormente.  

 

Por lo tanto, en lo que al aire respecta, la instalación no habría que tocarla y quedaría de la 
siguiente manera: tras abandonar el quemador de gases, el aire caliente a una temperatura de 
400 ºC recorrería su circuito original de tuberías, siendo abrazado en cierto punto por un 
serpentín por el que circularía agua. En este momento, el agua absorbería el calor como será 
detallado más adelante y el aire seguiría con su ruta hasta llegar al exterior de la nave, 
abandonando la misma a una temperatura de 40 ºC. A continuación, se puede apreciar un 
pequeño boceto de este sistema:  

 

 
Ilustración 8: Detalle del intercambio de calor. 
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Sin embargo, en lo que respecta al agua, sí que hay variaciones en comparación con la primera 
alternativa. A diferencia del caso anterior, el agua circula por un circuito cerrado, y una vez 
atraviesa el intercambiador de calor (caldera), circula por una turbina para poder generar así 
energía eléctrica. A continuación, pasa por un nuevo intercambiador de calor (esta vez un 
condensador) y termina siendo impulsada por una bomba para volver a llegar al evaporador. 
Por consiguiente, el circuito global quedaría de la siguiente manera:  

 

 
Ilustración 9: Boceto del sistema de estudio de la alternativa 2.  

 

Como se puede apreciar en el boceto, en este sistema hay 6 estados, a diferencia de la 
alternativa anterior en la que había 4.  Eso sí, sigue habiendo los dos mismos fluidos: agua y aire 
(supuesto como gas ideal), cuyos estados son citados a continuación: 

 

1- Vapor de agua a la salida del evaporador. 
2- Vapor húmedo a la salida de la turbina.  
3- Agua líquida saturada a la salida del condensador. 
4- Agua líquida a la salida de la bomba. 
5- Aire caliente a la entrada del evaporador (entrada aire). 
6- Salida del aire al exterior de la nave (salida aire).   

 

Además de estos estados citados, existen 2 más para realizar el estudio, aunque no son reales: 

 

2s-   Vapor húmedo a la salida de la turbina si esta fuera isentrópica.  

4s-   Agua líquida a la salida de la bomba si esta fuera isentrópica.  

 

Para hacer servir estos 2 estados, se supondrá que tanto la bomba como la turbina tienen un 
rendimiento isentrópico de 0,8, es decir, del 80%. Este valor se ha tomado teniendo en cuenta 
que para turbinas y bombas el rendimiento isentrópico ronda el valor de 0,7-0,9.  
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A continuación, se muestran algunos de los datos necesarios para poder comenzar a realizar 
cálculos y suposiciones: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5    

2s  0,007    

2  0,007    

3  0,007   0 

4s  4,5    

4  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,4692  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 5: Estados del sistema 2. 

 

Como se puede observar en la tabla, existe una pequeña variación en el estado final del aire 
caliente: en la alternativa 1 el aire era enviado dentro de la nave para calentarla, por lo que su 
temperatura era de 100 ºC; sin embargo, en esta alternativa el aire termina en el exterior de la 
nave, a una temperatura de 40 ºC.  

 

En cuanto al caudal másico de aire, �̇�2, este se mantiene en 0,07511 kg/s, ya que no depende 
de nada más que de la producción diaria de tostado. Ahora bien, a la hora de calcular el calor 
cedido por este sí que hay una pequeña diferencia debida a la variación de temperatura y/o 
entalpía:  

 

 
 

Ilustración 10: Captura del proceso 5-6. 
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Ilustración 11: Detalle del proceso 5-6. 

 

Por otra parte, el agua que se emplea para enfriar el aire será pura, por lo que no hará falta 
descalcificar el circuito, y su temperatura y su presión a la salida de la caldera serán 300 ºC y 4,5 
MPa respectivamente. Con estos dos datos el estado 1 ya queda completamente definido, 
pudiendo obtener mediante el programa “Termograph” el resto de las variables de estado.  

 

Este fluido previamente atraviesa un intercambiador de calor, en el cual se ha supuesto que la 
presión del agua permanecerá constante. Por ello, la presión del agua en los estados 4s y 4 sería 
de 4,5 MPa. La temperatura, sin embargo, permanece como incógnita.  

 

Estas presiones no se han obtenido al azar, se ha encontrado en catálogo una bomba de agua 
capaz de trabajar a una presión máxima de 50 bar, es decir 5 MPa. Comprobando este valor con 
varios ejercicios realizados en la asignatura se ha observado que es un valor válido, y se ha 
ajustado para que haya un pequeño margen de seguridad.  

 

 

 
 

Ilustración 12: Bomba de agua. 

 



17 
 

A continuación, nos encontramos con la turbina. Para realizar los cálculos pertinentes se ha 
decidido que la presión a la salida de esta sea de 0,007 MPa, presión inferior a la atmosférica. 
En este caso se ha actuado de la misma manera que en el caso de la bomba, se ha comprobado 
con ejercicios hechos en clase que efectivamente este rango de presiones es aceptable en este 
tipo de circuitos.  

 

Por último, se ha decidido que el agua del estado 3 sea agua líquida saturada, ya que es algo 
habitual a la salida de condensadores, tal y como se ha visto en la asignatura de Termodinámica. 
Al tener también 2 variables de estado, este queda completamente definido.  

 

¿Cómo se ha actuado entonces? Pues bien, se ha comenzado completando los estados 1 y 3 
empleando el software citado anteriormente. Además, los estados 2s y 4s mantienen la entropía 
con respecto a los estados 1 y 3 respectivamente, por lo que se comenzaría obteniendo los 
siguientes valores:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s  0,007  6,28206  

2  0,007    

3 38,96 0,007 163,106 0,55824 0 

4s  4,5  0,55824  

4  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 6: Primera acción de cálculo para resolver el problema. 

 

Seguidamente, al tener 2 variables de los estados 2s y 4s, estos pueden completarse quedando 
de la siguiente manera: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 38,96 0,007 1949,57 6,28206  

2  0,007    

3 38,96 0,007 163,106 0,55824 0 

4s 39,2963 4,5 167,63 0,55824  

4  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 7: Segunda acción de cálculo para resolver el problema. 
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¿Y cómo llegamos a los estados 2 y 4? Bien, trabajando con el rendimiento isentrópico de la 
turbina y de la bomba se podrían obtener los valores de las entalpías de los estados 2 y 4 
respectivamente.  

 

Para ello, habría que trabajar con las siguientes ecuaciones que relaciona las entalpías de los 
estados 1, 2 y 2s: 

 

ƞ𝑠,𝑇 =  
ℎ2 −  ℎ1

ℎ2𝑠 −  ℎ1
          (3) 

 

ƞ𝑠,𝐵 =  
ℎ4𝑠 −  ℎ3

ℎ4 −  ℎ3
          (4) 

 

 

Sustituyendo en las ecuaciones los diferentes valores de las entalpías se termina obteniendo:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 38,96 0,007 1949,57 6,28206  

2  0,007 2148,094   

3 38,96 0,007 163,106 0,55824 0 

4s 39,2963 4,5 167,63 0,55824  

4 39,56 (3) 4,5 168,761   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 8: Acción de cálculo final para resolver los estados del sistema. 

 

Al tener todas las entalpías del sistema y el calor cedido por el aire al agua, se puede obtener el 
flujo de agua necesario para la instalación. Para ello, hay que emplear la siguiente ecuación:  

 

�̇� = 𝑚1̇ · (ℎ1 −  ℎ4)            (5) 

 

Sustituyendo se obtiene que �̇�1 es igual a 0,0101 kg/s.  

 

A continuación, con las siguientes 3 ecuaciones se pueden hallar las potencias asociadas a la 
bomba y a la turbina, así como el calor cedido en el condensador:  

 

 

 

 
3 Como se puede apreciar, la diferencia de temperaturas para realizar el intercambio de calor en el 
evaporador es casi nulo, por lo que completar este intercambio supondrá muchísimo tiempo. Para evitar 
esto, tras terminar estos cálculos, se observará una optimización del circuito que permite disminuir la 
temperatura del estado previo al evaporador. 
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�̇�𝐵 = 𝑚1̇ · (ℎ4 −  ℎ3)    (6) 

 

�̇�𝑇 = 𝑚1̇ · (ℎ2 − ℎ1)    (7) 

 

�̇�𝑐𝑒𝑑 =  𝑚1̇ · (ℎ3 −  ℎ2)   (8) 

 

 

De la misma manera, sustituyendo los valores correspondientes se termina encontrando 
que la potencia asociada a la bomba es de 0,0568 kW, y la respectiva a la turbina es de 
7,9814 kW negativos. Por último, el calor cedido en el condensador es de -19,85 kW. 

 

Como se puede observar, la potencia que se obtiene de la turbina es mucho mayor que la 
potencia que consume la bomba, hecho bastante común en este tipo de instalaciones.  

 

Como último cálculo, para obtener el rendimiento térmico del sistema se podría hacer servir 
la siguiente ecuación:  

 

ɳ𝑡 =  −
�̇�𝑁

�̇�𝐴𝑏𝑠𝑜𝑟

=  −
�̇�𝐵 +  �̇�𝑇

�̇�𝐴𝑏𝑠𝑜𝑟

                (9) 

 

Al sustituir los valores hallados previamente se observa que el rendimiento térmico del 
sistema es de 0,2843; es decir, del 28,43%; un rendimiento típico en este tipo de 
instalaciones.  

 

A continuación, y para terminar, se puede apreciar el diagrama T-s del sistema de estudio:  

 

 
 

Ilustración 13: Diagrama T-s de la alternativa 2. 
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Ahora bien, ¿se podría optimizar este rendimiento? Existe un método, el ciclo Rankine con 
recalentamiento intermedio, con el cual existe la posibilidad de aumentar el rendimiento 
térmico del sistema de estudio.  

 

Para implementar esta mejora, en la salida de la turbina hay que hacer una modificación y 
hacer que el fluido de estudio vuelva a circular por el interior del evaporador y, 
posteriormente, vuelva a atravesar otra turbina. El resto del circuito permanece de la misma 
manera que en el ciclo Rankine básico, tal y como se muestra en la siguiente ilustración:  

 

 
Ilustración 14: Boceto del sistema de estudio de la alternativa 2 con recalentamiento intermedio. 

 

Como se puede apreciar en el boceto, en el cual se ha eliminado el circuito de aire para hacerlo 
más visual, existen 6 estados dentro del circuito principal y no 4, como en el caso simple. Estos 
son:  

 

1- Vapor de agua a la salida del evaporador. 
2- Vapor de agua a la salida de la primera turbina.  
3- Vapor de agua a la salida del evaporador por segunda vez. 
4- Vapor húmedo a la salida de la segunda turbina. 
5- Agua líquida saturada a la salida del condensador. 
6- Agua líquida a la salida de la bomba.   

 

Además, tal y como ocurría en el caso simple, también aparecen ciertos estados irreales para el 
estudio, aunque en este caso son 3: 

 

2s-   Vapor de agua a la salida de la primera turbina si esta fuera isentrópica. 

4s-   Vapor húmedo a la salida de la segunda turbina si esta fuera isentrópica. 

6s-   Agua líquida a la salida de la bomba si esta fuera isentrópica. 
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Para hacer servir estos casos se actuará de la misma forma que en el caso simple; se supondrán 
unos rendimientos isentrópicos de 0,8; es decir, del 80%.  

 

De igual manera que antes, se muestran los datos básicos para empezar a realizar cálculos y 
suposiciones:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5    

2s  3    

2  3    

3 300 3    

4s  0,005    

4  0,005    

5  0,005   0 

6s  4,5    

6  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 9: Datos iniciales de la alternativa 2 con recalentamiento interno. 

 

En este caso, se ha decidido mantener la temperatura a la salida del evaporador, siendo esta de 
300 ºC. Además, la presión de trabajo de la bomba también se ha mantenido en 4,5 MPa, así 
como la idea de obtener líquido saturado a la salida del condensador.  

 

Las dos novedades de esta tabla son las siguientes: 

 

1- Disminución de la presión de entrada al condensador. 
2- Suposición de una presión a la salida de la primera turbina.  

 

En lo que respecta al punto 1, esto se ha hecho ya que se ha visto que así se obtiene una mejora 
en el rendimiento térmico de la instalación, tal y como se verá en la sección de resultados. Por 
otro lado, en lo relativo a la suposición, se ha establecido una presión intermedia asegurando 
que el fluido a la salida de la primera turbina siga siendo un vapor sobrecalentado.  

 

De igual manera que antes, se ha empezado completando los estados 1, 3 y 5; e imponiendo 
que las entropías de los estados 2s, 4s y 6s sean las mismas que las de los estados 1, 3 y 5 
respectivamente. Seguidamente, al tener dos variables de los estados 2s, 4s y 6s, se han 
completado sus respectivos estados. Los primeros resultados se muestran a continuación:  
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Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 249,25 3 2852,58 6,28206  

2  3    

3 300 3 2992,62 6,53852  

4s 32,84 0,005 1992,64 6,53852  

4  0,005    

5 32,84 0,005 137,232 0,47453 0 

6s 33,17 4,5 141,749 0,47453  

6  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 10: Primera acción de cálculo para resolver el problema con recalentamiento interno. 

 

Seguidamente, empleando los rendimientos isentrópicos de las turbinas y de la bomba, 
adaptando las ecuaciones (3) y (4); y añadiendo una nueva del mismo estilo para la nueva turbina 
se obtienen las entalpías de los estados 2, 4 y 6: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 249,25 3 2852,58 6,28206  

2 255,19 3 2870,502   

3 300 3 2992,62 6,53852  

4s 32,84 0,005 1992,64 6,53852  

4 32,84 0,005 2192,636   

5 32,84 0,005 137,232 0,47453 0 

6s 33,17 4,5 141,749 0,47453  

6 33,43 4,5 142,878   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 11: Segunda acción de cálculo para resolver el problema con recalentamiento interno. 

 

De la misma forma que antes, al tener todas las entalpías del sistema de estudio, y sabiendo que 

�̇�𝑎𝑏𝑠 es igual a 27,8755 kW se puede proseguir y calcular el caudal másico de agua necesaria. 
Sin embargo, en este caso la ecuación es un poco diferente: 

 

�̇�𝑎𝑏𝑠 = 𝑚1̇ · (ℎ1 − ℎ6) +  𝑚1̇ · (ℎ3 − ℎ2)        (10) 

 

Sustituyendo se obtiene que �̇�1 es igual a 0,0095 kg/s.  

 

A continuación, con las ecuaciones (6) y (7), introduciendo una nueva análoga para la nueva 
turbina y sustituyendo los valores correspondientes se obtiene que la potencia asociada a la 
bomba es de 0,0539 kW, la respectiva a la primera turbina de -0,6840 kW y la asociada a la 
segunda turbina de -7,6332 kW. 
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Por último, para obtener el rendimiento térmico del sistema se podría hacer servir la siguiente 
ecuación, similar a la (8) pero añadiendo un término nuevo:  

 

ɳ𝑡 =  −
�̇�𝑁

�̇�𝐴𝑏𝑠𝑜𝑟

=  −
�̇�𝐵 +  �̇�𝑇1 +  �̇�𝑇2

�̇�𝐴𝑏𝑠𝑜𝑟

                (11) 

 

Al sustituir los valores correspondientes se observa que el rendimiento térmico del sistema 
es de 0,2964; es decir, del 29,64%; un rendimiento un poco superior al encontrado 
previamente sin el recalentamiento intermedio.  

 

De la misma manera que en el caso simple, aquí se puede apreciar el diagrama T-s del 
proceso:  

 

 
Ilustración 15: Diagrama T-s del sistema con recalentamiento intermedio. 

 

 
 

Ilustración 16: Detalle de los estados 5 y 6. 
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2.2.3- RESULTADOS: 
 

Como se ha citado anteriormente, a la hora de realizar cálculos para la versión que incluye el 
recalentamiento intermedio se ha decidido disminuir la presión de 0,007 a 0,005 MPa. Esto se 
debe a que previamente ya se había hecho una prueba sin el recalentamiento en la que se veía 
que al disminuir esta presión el rendimiento térmico aumentaba ligeramente. A continuación, 
se puede observar la tabla de resultados que así lo demuestra:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 32,84 0,005 1914,25 6,28206  

2 32,84 0,005 2119,838   

3 32,84 0,005 137,232 0,47453 0 

4s 33,17 4,5 141,749 0,47453  

4 33,43 4,5 142,878   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 12: Resultados de la opción básica variando la presión a la salida de la turbina. 

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 

0,0100 0,0562 -8,1890 -19,7428 29,18 
Tabla 13: Resultados de la opción básica variando la presión a la salida de la turbina. 

 

Sin embargo, también se ha visto que empleando la opción que incluye el recalentamiento 
intermedio el rendimiento térmico aumenta un poco más. Por ello, también se ha decidido 
probar a modificar la presión a la salida de la primera turbina para ver como varían los 
resultados. A continuación, se muestran 2 opciones, en la primera se ha decidido disminuir la 
presión citada y en la segunda aumentarla:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 212,37 2 2770,44 6,28206  

2 214,49 2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s 32,84 0,005 2062,24 6,76571  

4 32,84 0,005 2254,32   

5 32,84 0,005 137,232 0,47453 0 

6s 33,17 4,5 141,749 0,47453  

6 33,43 4,5 142,878   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 14: Resultados de la opción con recalentamiento intermedio disminuyendo la presión a la salida de la primera 

turbina. 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕𝟏 (kW) �̇�𝒕𝟐 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) Rendim (%) 

0,0092 0,0522 -1,2694 -7,0985 -19,5597 29,83 
Tabla 15: Resultados de la opción con recalentamiento intermedio disminuyendo la presión a la salida de la primera 

turbina. 
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Ahora comprobamos que pasa si se aumenta la presión después de la primera turbina:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 284,73 4 2915,33 6,28206  

2 286,52 4 2920,702   

3 300 4 2959,81 6,36073  

4s 32,84 0,005 1938,32 6,36073  

4 32,84 0,005 2142,618   

5 32,84 0,005 137,232 0,47453 0 

6s 33,17 4,5 141,749 0,47453  

6 33,43 4,5 142,878   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 40 0,124 313,395 1,6834  
Tabla 16: Resultados de la opción con recalentamiento intermedio aumentando la presión a la salida de la primera 

turbina. 

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕𝟏 (kW) �̇�𝒕𝟐 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 

0,0098 0,0555 -0,2110 -8,0255 -19,6945 29,35 
Tabla 17: Resultados de la opción con recalentamiento intermedio aumentando la presión a la salida de la primera 

turbina. 

 

 

2.2.4- DISCUSIÓN: 
 

Teniendo en cuenta que el objetivo de esta alternativa es el de obtener energía eléctrica, viendo 
los resultados de la potencia que cede la turbina la opción más atractiva sería aquella que consta 
de recalentamiento intermedio en la cual se ha decidido disminuir la presión a la salida de la 
primera turbina hasta los 2 MPa, ya que permite obtener una potencia neta de 8,32 kW, la 
opción que más. Además, para corroborar que se trata de la mejor, viendo los diferentes 
rendimientos térmicos se puede apreciar que posee el mayor de todos. 

 

Por estas dos razones y sabiendo que en esta alternativa no interesa el calor cedido ni la 
temperatura a la entrada del condensador (este aspecto será relevante en futuras alternativas 
en las que se quiera aprovechar el calor cedido, como es el caso de la cogeneración y de la 
trigeneración), podemos afirmar que la mejor opción, sin tener en cuenta el coste económico, 
es la citada en el párrafo anterior.  
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2.3- COGENERACIÓN: 
 

2.3.1- TEORÍA: 
 

Esta tercera opción resultaría bastante interesante, ya que la cogeneración consiste en obtener 
simultáneamente energía térmica y energía eléctrica. Para ello, lógicamente, sería necesaria una 
instalación más compleja, lo que a priori supondría una inversión económica mayor. 

 

Ahora bien, el hecho de generar energía eléctrica supondría una mayor eficiencia energética y, 
además, al generarla en la misma zona de consumo no sería necesario realizar subidas y bajadas 
de tensión, lo que supondría un descenso en las pérdidas por efecto Joule4.  

 

Para poder llevar a cabo esta idea, el calor obtenido del quemador de gases debería ser 
transferido a un circuito cerrado por el que circulase un fluido, como, por ejemplo, agua. A 
continuación, esta agua se transformaría en vapor de agua y atravesaría una turbina. Al mover 
la turbina, el alternador generaría energía eléctrica igual que en el caso anterior.  

 

Posteriormente, este vapor de agua ya descargado pasaría por un condensador, recuperando 
así su estado de agua líquida. En este condensador, un segundo fluido absorbería el calor cedido 
por el vapor de agua en su condensación y parte de este calor se cedería a la nave industrial, 
calentando así las áreas deseadas. 

 

 

2.3.2- MÉTODO: 
 

Tal y como se ha comentado, en primer lugar, habría que trabajar de la misma manera que en 
la alternativa número 2 (generación de energía eléctrica) para así poder cumplir con el primero 
de los dos objetivos de la cogeneración.  

 

Además, para poder cumplir el segundo objetivo (aprovechamiento del calor) es necesario 
obtener una temperatura a la salida del condensador de 40ºC o superior. Sin embargo, tal y 
como se puede ver en las tablas 8 y 14 (opciones sin y con recalentamiento intermedio 
respectivamente, páginas 18 y 24), este aspecto no se había tenido en cuenta en el caso anterior. 

 

Para que esto sea posible, además, se ha decidido que la salida del aire al exterior de la nave 
será a 50ºC, para que así exista un gradiente de temperaturas entre la salida del aire y la entrada 
del agua al condensador.  

 

 

 

 

 
4 Efecto Joule: Fenómeno irreversible por el cual, si en un conductor circula corriente eléctrica, parte de 
la energía cinética de los electrones se transforma en calor debido a los choques que sufren con los 
átomos del material conductor por el que circulan, elevando la temperatura de este.  
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Al no contar con temperaturas superiores a 40ºC en ninguno de los dos casos a la salida de los 
condensadores, es necesario realizar de nuevo el estudio modificando algunos de los 
parámetros de ambos circuitos para así poder obtener los valores deseados.  

 

Ahora bien, antes de empezar a hacer cálculos cabría ser destacado que en este caso el 
calentamiento de la nave funciona de manera diferente que en la alternativa 1, en la cual, el aire 
que salía del quemador de gases y era posteriormente purificado y enfriado, era enviado al 
interior de la nave.  

 

En esta alternativa, sin embargo, este aire es enviado al exterior de la nave tras transferir el calor 
al circuito. Por lo tanto, no existirá ningún flujo de aire y en su lugar, un flujo de calor proveniente 
del condensador será el que haga la función de calentar el interior de la nave. Pero ¿cuánto calor 
es necesario?  

 

Para encontrar este valor, primero hay que tener en cuenta que, por motivos de seguridad para 
los empleados, y más ahora con la situación del Covid-19, es necesario que exista una ventilación 
en el interior de la nave. Aplicando el Real Decreto “RD-427”, en el cual se contempla la 
normativa para las naves industriales, se propone realizar una ventilación de 50𝑚3/trabajador 
y un número de renovaciones/hora atendiendo al volumen de la nave. Al tratarse de una nave 
de grandes dimensiones, en la que además parte de esta está destinada al almacenamiento y 
envasado sin ambientes viciados, se propone realizar 4 renovaciones/hora.  

 

Aplicando dicha normativa y teniendo en cuenta que la nave consta con 8 trabajadores, será 
necesario trabajar con una ventilación de 1600𝑚3/h. Al desear que la nave se encuentre a 25ºC 
y sabiendo que la temperatura del exterior será de 16ºC de media, se puede suponer una 
temperatura media de 20ºC. Para esta temperatura, la densidad del aire seco como gas ideal es 
de 1,2kg/𝑚3, por lo que el flujo de aire de ventilación será de 1920kg/h (0,3583 kg/s).  

 

Como resultado, termina quedando un sistema de la siguiente forma:  

 
 

 
Ilustración 17:Sistema de ventilación de la nave. 
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En la siguiente tabla se pueden visualizar los datos del flujo de ventilación con sus respectivos 
datos:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) 

Entrada ventilación 16 0,1 

Salida ventilación 25 0,1 
Tabla 18: Tabla de datos de los estados de ventilación de la alternativa 3. 

 

 

Para calcular el calor necesario para calentar dicho flujo de aire, empleando el software 
“Termograph” se obtiene:  

 

 
 

Ilustración 18: Captura del cálculo de calor necesario. 

 

 

 

Ilustración 19: Detalle de la captura del cálculo de calor necesario. 
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Como se puede ver, el calor necesario es considerablemente inferior al calor que se cedía en el 
condensador en la anterior alternativa, por lo que además habrá que instalar un flujo de agua 
que consiga absorber parte del calor y permitir el paso de los 3,2369 kW necesarios, tal y como 
se puede apreciar en la siguiente ilustración:5  

 

 

 
Ilustración 20: Ajuste del calor necesario para la alternativa 3. 

 

Llegados a este punto nos encontramos con 3 incógnitas, que serán calculadas en el siguiente 
orden:  

 

1- �̇�𝐶𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 
2- Diferencia entre el calor cedido y el necesario, que será el calor que absorba el agua 

de refrigeración: �̇�𝑅𝑒𝑓 

3- �̇�𝑅𝑒𝑓 

 

Ahora sí, en este momento es necesario rehacer los cálculos de la alternativa anterior para poder 
obtener una temperatura a la entrada del condensador de 40ºC o superior, y una vez se consiga, 

se podrá saber el valor de  �̇�𝐶𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜. 

 

 

 

 

 
5 El calor emitido desde el condensador es absorbido simultáneamente por la corriente de aire que circula 
por la nave y por la corriente de agua. La corriente de agua no es la encargada de calentar el recinto.  
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En primer lugar, partiendo del circuito de la ilustración 9, se ha decidido aumentar la presión en 
la salida de la turbina, quedando el sistema de la siguiente manera:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s  0,008  6,28206  

2  0,008    

3  0,008   0 

4s  4,5    

4  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 19: Datos iniciales para la resolución del sistema sin recalentamiento. 

 

Seguidamente, se ha procedido a solucionar el resto de las incógnitas siguiendo la misma 
metodología, obteniendo los siguientes valores: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 41,47 0,008 1963,89 6,28206  

2 41,47 0,008 2159,55   

3 41,47 0,008 173,707 0,59207 0 

4s 41,81 4,5 178,235 0,59207  

4 41,59 4,5 179,367   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 20: Datos resueltos para el sistema sin recalentamiento. 

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0098 0,0556 -7,6827 -19,4937 28,12 40,06 
Tabla 21: Flujo másico, flujos de potencia y rendimiento del sistema sin recalentamiento. 

 

Como se puede observar, en la cogeneración también se habla de rendimiento térmico global, 
siendo este:  

 

𝜂𝑡,𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 =  
|�̇�𝑛𝑒𝑡𝑎| +  |�̇�𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜|

�̇�𝑎𝑏𝑠𝑜𝑟𝑏𝑖𝑑𝑜

                  (12) 

 

Como también se puede apreciar, al aumentar la presión de la salida de la turbina, la 
temperatura en la entrada del condensador también incrementa y supera los 40ºC, aunque esta 
se encuentra casi al límite, por lo que sería interesante ver que pasa al aumentar un poco más 
la presión en el estado 2: 
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Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s  0,01  6,28206  

2  0,01    

3  0,01   0 

4s  4,5    

4  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 22: Datos iniciales para la segunda prueba del sistema sin recalentamiento. 

 

Solucionando de la misma manera: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 45,77 0,01 1988,22 6,28206  

2 45,77 0,01 2179,014   

3 45,77 0,01 191,86 0,64938 0 

4s 46,11 4,5 196,398 0,64938  

4 46,38 4,5 197,533   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 23: Datos finales para la segunda prueba del sistema sin recalentamiento. 

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0099 0,0561 -7,5412 -19,6357 27,60 39,53 
Tabla 24: Flujo másico, flujos de potencia y rendimiento para la segunda prueba sin recalentamiento. 

 

Contrastando ambos resultados, se pueden sacar ciertas conclusiones: 

 

En primer lugar, al aumentar la presión confirmamos lo que ya suponíamos, que la temperatura 
también aumentaría alejándose del límite. Por ello, esto sería un punto a favor dadas las 
circunstancias.  

 

En segundo lugar, sin embargo, se observa una bajada en el rendimiento, ya que la potencia 
eléctrica obtenida es menor. Como consecuencia de este hecho, el rendimiento térmico global 
del sistema también disminuye, por lo que no interesa.  

 

Además, también queda reflejada una mayor cesión de calor en el condensador, lo que a priori 
son buenas noticias. Sin embargo, previamente ya se calculó el calor necesario que haría falta 
para contrarrestar la ventilación de la nave, y se vio que era mucho menor que el calor cedido. 
Por lo tanto, lo que en un principio parecía una ventaja terminaría siendo un inconveniente, ya 
que se necesitaría un mayor caudal de agua de refrigeración.  
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Teniendo en cuenta estos aspectos, si tuviéramos que escoger entre una de las dos opciones 
nos quedaríamos con la primera. Pero, ahora bien, ¿qué pasa si añadimos el recalentamiento? 

 

Partiendo del circuito de la ilustración 14, se ha decidido aumentar la presión en la entrada del 
condensador, obteniendo los siguientes valores iniciales:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s  2 2770,44 6,28206  

2  2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s  0,008  6,76571  

4  0,008    

5  0,008   0 

6s  4,5    

6  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 25: Datos iniciales para la resolución del sistema con recalentamiento. 

 

Solucionando: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 212,37 2 2770,44 6,28206  

2 214,49 2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s 41,47 0,008 2116,05 6,76571  

4 41,47 0,008 2297,37   

5 41,47 0,008 173,707 0,59207 0 

6s 41,8 4,5 178,235 0,59207  

6 42,07 4,5 179,367   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 26: Datos resueltos para el sistema con recalentamiento. 

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕𝟏 (kW) �̇�𝒕𝟐 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0091 0,0515 -1,2502 -6,5992 -19,3229 28,75 40,69 
Tabla 27: Flujo másico, flujos de potencia y rendimiento del sistema con recalentamiento. 
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Procediendo de la misma manera, ahora comprobaremos que pasa si aumentamos un poco más 
la presión en la entrada del condensador:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s  2 2770,44 6,28206  

2  2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s  0,009  6,76571  

4  0,009    

5  0,009   0 

6s  4,5    

6  4,5    

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 28: Datos iniciales para la segunda prueba del sistema con recalentamiento. 

 

Resolviendo: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 212,37 2 2770,44 6,28206  

2 214,49 2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s 43,72 0,009 2129,92 6,76571  

4 43,72 0,009 2308,46   

5 43,72 0,009 183,22 0,6222 0 

6s 44,06 4,5 187,75 0,6222  

6 44,33 4,5 188,883   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 29: Datos finales para la segunda prueba del sistema con recalentamiento. 

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕𝟏 (kW) �̇�𝒕𝟐 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0091 0,0517 -1,2542 -6,5190 -19,3993 28,47 40,41 
Tabla 30: Flujo másico, flujos de potencia y rendimiento para la segunda prueba con recalentamiento. 

 

Como se puede apreciar, los resultados obtenidos siguen el patrón de los resultados de la opción 
sin recalentamiento. Por ello, haciendo los mismos comentarios sobre las ventajas y 
desventajas, nos deberíamos quedar con la primera de las dos opciones que contienen 
recalentamiento. Además, otro aspecto positivo de la primera opción es que existe un mayor 
gradiente térmico entre el aire (50ºC) y el agua que entra al condensador (41,47ºC).  
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Con esta sección cerrada, ahora ya podríamos volver al objetivo principal de este apartado: 
encontrar las 3 incógnitas citadas en la página 29. 

 

Para la primera de ellas, el calor cedido por el condensador (�̇�𝐶𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 ), se ha comprobado que la 
mejor idea es trabajar con un sistema con recalentamiento intermedio y con presiones más bajas 

en la entrada del condensador, obteniendo así un �̇�𝐶𝑒𝑑𝑖𝑑𝑜 de 19,3229 kW en valor absoluto.  

 

Para la segunda de ellas, el calor absorbido por el sistema de refrigeración (�̇�𝑅𝑒𝑓), hay que restar 

al calor cedido por el condensador en valor absoluto el calor necesario para contrarrestar el 

efecto de la ventilación calculado previamente (3,2369 kW), obteniendo un valor de �̇�𝑅𝑒𝑓 de 

16,086 kW.  

 

Por último, para calcular el caudal másico de agua necesario para llevar a cabo la refrigeración 
(�̇�𝑅𝑒𝑓 ), se ha de emplear la siguiente ecuación: 

 

�̇�𝑅𝑒𝑓 = �̇�𝑅𝑒𝑓 · (ℎ𝐵 −  ℎ𝐴)   (13) 

 

Para obtener los valores de las entalpías de los estados A y B, se ha ido a la página 38 del 
documento “Taules i gràfiques de propietats termodinàmiques” del departamento de Máquinas 
y Motores Térmicos de la Escuela Técnica Superior de Ingeniería Industrial de Barcelona 
(ETSEIB). Una vez ahí, entrando en la tabla de la isóbara de 0,1 MPa e interpolando entre los 
valores correspondientes (temperaturas 16 y 19ºC) se obtienen los siguientes resultados:  

 

ℎ𝐴 = 66,453 kJ/kg 

ℎ𝐵 = 79,022 kJ/kg 

 

Sustituyendo en la ecuación (11) se termina obteniendo un valor del caudal de refrigeración de 
agua, �̇�𝑅𝑒𝑓, de 1,280 kg/s.  
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2.3.3- RESULTADOS: 
 

Como se ha ido comprobando a lo largo de esta alternativa, la de cogeneración, es posible 
generar energía eléctrica y aprovechar el calor residual del condensador al mismo tiempo, lo 
cual permite intuir que existirá un ahorro energético interesante dentro de la empresa.  

 

En primer lugar, en cuanto al sistema más eficiente para esta opción, se ha visto que un ciclo del 
tipo Rankine con recalentamiento intermedio y con presiones bajas a la entrada del 
condensador es el que obtiene un mayor rendimiento térmico.  

 

A continuación, se muestra la tabla que contiene todos los valores de estado interesantes para 
este caso: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 212,37 2 2770,44 6,28206  

2 214,49 2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s 41,47 0,008 2116,05 6,76571  

4 41,47 0,008 2297,37   

5 41,47 0,008 173,707 0,59207 0 

6s 41,8 4,5 178,235 0,59207  

6 42,07 4,5 179,367   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 50 0,124 323,443 1,71494  
Tabla 31: Tabla de valores de estado finales para la alternativa de cogeneración. 

 

Como se puede apreciar, la temperatura en la entrada del condensador es superior a los 40ºC, 
por lo que es posible calentar otro fluido.  

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕𝟏 (kW) �̇�𝒕𝟐 (kW) �̇�𝒄𝒆𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0091 0,0515 -1,2502 -6,5992 -19,3229 28,75 40,69 
Tabla 32: Flujo másico, flujos de potencia y rendimiento del sistema con recalentamiento. 

 

A continuación, reduciendo el calor que se proporciona a la corriente de aire mediante un flujo 
de agua de 1,280 kg/s, cuyas temperaturas inicial y final son 16 y 19ºC respectivamente, se 
consigue finalmente obtener el calor necesario (3,2369 kW) para contrarrestar el efecto de la 
ventilación que establece el Real Decreto “RD-427” y poder mantener así una temperatura en 
el interior de la nave de 25ºC.  

 

Por último, para cerrar la sección de resultados, se debería comentar que el rendimiento térmico 
global obtenido en la planta es de un 40,69%, un valor que nuevamente ronda los porcentajes 
estándar para este tipo de instalaciones.  
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2.3.4- DISCUSIÓN: 
 

En esta sección, sería interesante que quedara reflejada otra variación para conseguir los 
mismos fines, es decir, la obtención de calor y de energía eléctrica.  

 

El modelo de esta variación también consta de un evaporador seguido de una turbina. Sin 
embargo, en este caso la turbina presenta una bifurcación en la cual se realiza una extracción 
de una fracción de vapor (y), tal y como se muestra a continuación:  

 

 
Ilustración 21: Extracción de vapor en una turbina. 

 

En este momento, habiendo supuesto un porcentaje de extracción, el estado 6 desemboca en 
un intercambiador de calor conocido como calefacción, en el cual se obtiene un flujo de calor 
muy elevado. Por el contrario, al estado 7 lo sigue un condensador, en el cual se obtiene otro 
flujo calorífico, eso sí, este se realiza a una temperatura menor.  

 

A la salida del condensador se ha de instalar una bomba de agua, cuya salida resulta ser también 
la salida del calefactor, es decir, la bifurcación que se había originado en la turbina se vuelve a 
unir para dar un solo flujo. Tras esta unión, el fluido circula por otra bomba que desemboca 
finalmente en el evaporador inicial, quedando el circuito de la siguiente forma:  
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Ilustración 22: Circuito alternativo para la cogeneración. 

 

Ahora bien, ¿qué suposiciones habría que hacer para resolver este sistema? 

 

En primer lugar, se tendría que suponer que todos los procesos en los cuales se lleva a cabo un 
intercambio de calor se realizan a presión constante. Por ello, la presión en los estados 1 y 7 
sería la misma, y de igual manera sucedería en los estados 2, 3, 6 y 8 por un lado, y en los estados 
4 y 5 por otro.  

 

Además, en los procesos en los cuales se cede calor, es decir, en el condensador y en el 
calefactor, habría que establecer que el fluido resultante es un líquido saturado (x=0).  

 

Siguiendo el patrón de trabajo del resto de alternativas, se habría de suponer que las turbinas y 
las bombas no son ideales, por lo que se tendrían que añadir los estados isentrópicos 2s, 4s, 6s 
y 7s.  

 

Para resolver estos estados isentrópicos, la manera de actuar en el caso de las bombas sería la 
misma que en todos los casos anteriores. Sin embargo, en el caso de la turbina sería un poco 
diferente, y las ecuaciones que habría que emplear serían las siguientes:  

 

ƞ𝑠,𝑇1 =  
ℎ6 −  ℎ5

ℎ6𝑠 −  ℎ5
          (14) 

 

ƞ𝑠,𝑇2 =  
ℎ7 −  ℎ6

ℎ7𝑠 −  ℎ6
          (15) 
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Por lo tanto, suponiendo los valores de las presiones y el valor de la temperatura en la salida del 
evaporador, tal y como se ha hecho en el resto de las alternativas, la tabla de estados quedaría 
de la siguiente manera:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1  DATO (1)   0 

2s  DATO (2)    

2  DATO (2)    

3  DATO (2)    

4s  DATO (3)    

4  DATO (3)    

5 DATO DATO (3)    

6s  DATO (2)    

6  DATO (2)    

7s  DATO (1)    

7  DATO (1)    

8  DATO (2)   0 
Tabla 33: Tabla esquema de los estados. 

 

Siguiendo la metodología de trabajo, se podrían obtener los siguientes valores coloreados en 
rojo:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1  DATO (1)   0 

2s  DATO (2)    

2  DATO (2)    

3  DATO (2)    

4s  DATO (1)    

4  DATO (1)    

5 DATO DATO (1)    

6s  DATO (2)    

6  DATO (2)    

7s  DATO (1)    

7  DATO (1)    

8  DATO (2)   0 
Tabla 34: Esquema de resolución de la tabla. 

 

Por último, para poder resolver el estado 3, y posteriormente los estados 4s y 4, es necesario 
emplear la ecuación de la extracción de vapor. Pero para obtener esta ecuación, hay que partir 
de un balance de energía igualado a 0 (ya que se supone un sistema estacionario) en el punto 
en el que las dos fracciones vuelven a unirse. Este balance es el siguiente:  

 

�̇�2 · (ℎ3 −  ℎ2) + �̇�8 · (ℎ3 −  ℎ8) = 0                  (16) 
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Teniendo en cuenta que el flujo �̇�2 es igual a ( 1 – y ) · �̇�5 , y que el flujo �̇�8 es ( y ) · �̇�5 ; el 
balance quedaría de la siguiente manera:  

 

�̇�5 · ( 1 − 𝑦 ) ·  (ℎ3 − ℎ2) +  �̇�5 · (𝑦) ·  (ℎ3 − ℎ8) = 0              (17) 

 

Y finalmente, reagrupando términos, se obtendría: 

 

( 𝑦 ) =  
ℎ3 − ℎ2

ℎ8 − ℎ2
                  (18) 

 

De esta ecuación, la única incógnita sería la entalpía del estado 3, ya que el valor de la fracción 
de vapor extraída tras la primera turbina es un valor que tenemos que inventarnos e ir ajustando 
para optimizar los resultados. Por consiguiente, procediendo de la misma manera que 
anteriormente, los estados quedarían completamente definidos y se podrían calcular diferentes 
aspectos como por ejemplo el caudal másico, los flujos de potencia de las turbinas y de las 
bombas y finalmente los rendimientos. 

 

Y sí, rendimientos en plural, ya que, en este tipo de instalaciones, a parte del rendimiento 
térmico que hemos calculado en el resto de las alternativas, también aparece el rendimiento 
térmico global, cuya fórmula, expresada de otra manera, es la siguiente:  

 

ɳ𝑡,𝐺𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 =  
−�̇�𝑁 +  �̇�ú𝑡𝑖𝑙

�̇�𝐴𝑏𝑠𝑜𝑟

                (19) 

 

Una vez obtenido este valor, el problema quedaría terminado.  

 

Ahora bien, ¿por qué no se ha empleado este sistema? Como se ha visto en las páginas 29 y 30, 
el flujo calorífico del condensador es muy elevado para lo que necesitamos, por lo que se ha de 
enfriar. Pues bien, debido al flujo de calor que se obtiene del calefactor, el cual cede calor a 
mayor temperatura que el condensador, es más probable que también hubiera que realizar una 
refrigeración adicional.  

 

Además, económicamente hablando, la instalación es más compleja y por tanto también sería 
necesario invertir más capital para finalmente desaprovechar el calor obtenido.  

 

Por último, a modo de ejemplo, se presenta un caso numérico para una mejor comprensión. 
Para ello, se ha supuesto una extracción de vapor del 50%, además de modificar el valor de la 
temperatura de salida del aire, siendo esta 60ºC. Como consecuencia de esta modificación, el 
calor cedido por el aire será menor, 26,3657 kW.  
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Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 41,47 0,008 173,707 0,59207 0 

2s 41,47 0,03 173,728 0,59207   

2 41,47 0,03 173,733 0,59209   

3 55,24 0,03 231,860 0,77291   

4s 55,6 4,5 236,393 0,77291   

4 55,87 4,5 237,526 0,77636   

5 300 4,5 2942,190 6,28206   

6s 69,06 0,03 2115,940 6,28206   

6 69,06 0,03 2281,190 6,76495   

7s 41,47 0,008 1963,890 6,28206   

7 41,47 0,008 2027,350 6,48378   

8 69,06 0,03 289,986 0,94629 0 

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918   

Salida aire 60 0,124 333,497 1,74558   
Tabla 35: Tabla ejemplo para el sistema descrito. 

 

�̇�𝑯𝟐𝟎(kg/s) �̇�𝒕𝟏(kW) �̇�𝒕𝟐(kW) �̇�𝒃𝟏(kW) �̇�𝒃𝟐(kW) �̇�ú𝒕𝒊𝒍(kW) �̇�𝒄𝒐𝒏𝒅(kW) 

0,0098 -6,4436 -1,2372 0,0001 0,0552 -9,7054 -9,0349 
Tabla 36: Tabla de caudales y potencias del sistema descrito. 

 

y · �̇�𝑯𝟐𝟎 (kg/s) (1-y) · �̇�𝑯𝟐𝟎 (kg/s) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0049 0,0049 28,92 65,73 
Tabla 37: Tabla de caudales másicos y rendimientos del sistema descrito. 
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2.4- TRIGENERACIÓN:  
 

2.4.1- TEORÍA: 
 

La trigeneración es un proceso ampliado de la cogeneración, en el que, además de obtener 
energía térmica y eléctrica, se consigue enfriar una zona. Como se puede intuir, la instalación 
sería aún más costosa que en el caso anterior, pero nos aportaría un mayor número de ventajas.  

 

En este caso, parte de la energía eléctrica que se obtendría en la opción anterior sería cedida a 
un nuevo circuito, el cual contaría con un compresor. El objetivo de este segundo circuito sería 
el de conseguir absorber calor desde un foco frio para posteriormente enviarlo a un foco 
caliente. Como se podría pensar, esta acción sin ayuda de un aporte energético externo es 
imposible, ya que violaría las leyes fundamentales de la Termodinámica. Sin embargo, al contar 
con este compresor anteriormente citado, el circuito ya dispondría de esa energía externa.  

 

2.4.2- MÉTODO: 
 

Como se ha citado en el apartado de teoría, la instalación encargada de llevar a cabo la 
refrigeración necesita un aporte energético, y como también se busca conseguir una generación 
de energía y una emisión de energía térmica, una buena idea sería partir de la opción anterior, 
quedando el esquema de la siguiente forma:  

 

 

 
 

Ilustración 23: Circuito de trigeneración básico. 

 

Un primer aspecto para comentar de esta alternativa sería que parte de la energía que se 
obtiene desde el sistema de cogeneración pasaría a ser empleada en el sistema de refrigeración 
por compresión de vapor, creando así el sistema de trigeneración en conjunto.  

 

Además, otro aspecto importante es el de los conceptos de potencia frigorífica y potencia 

calorífica, siendo estos  �̇�𝐿  y  �̇�𝐻  respectivamente. El primero de los dos sería el calor que se 
extrae desde el recinto que se quiere enfriar, y el segundo sería el calor que se envía desde el 
circuito a otro recinto, ya sea para calentarlo o simplemente para expulsar este calor.  
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Al tratarse de un circuito real, y no ideal, es muy recomendable que la temperatura en la entrada 
del evaporador esté comprendida entre 5 y 10ºC por debajo de la temperatura del foco frío, es 
decir, del recinto desde el cual se quiere extraer el calor. En cuanto a la temperatura de 
condensación, también es recomendable que esta esté unos 5 o 10ºC por encima de la 
temperatura del foco caliente. De esta manera, lo que se busca es garantizar que los flujos de 
calor se realicen de la manera más rápida posible.  

 

Como se puede ver en el esquema del circuito, este consta de 4 estados reales, y, debido al 
rendimiento del compresor (que será de nuevo del 80%), uno isentrópico: 

 

1- Vapor recalentado a la entrada del compresor. 
2- Vapor recalentado a la salida del compresor.  
3- Líquido saturado a la salida del condensador. 
4- Vapor húmedo a la salida de la válvula.  

 

2s- Vapor recalentado a la salida del compresor si este fuera isentrópico.  

 

Antes de empezar a realizar los cálculos pertinentes, cabría ser destacado que, al tratarse de un 
sistema de refrigeración, este solo se empleará en la época más calurosa del año. Por ello, se ha 
considerado que la temperatura en el exterior de la nave, foco caliente, será de 30ºC, 
temperatura media de verano en las horas de sol, y que la temperatura en el interior será de 
20ºC, temperatura un poco inferior a la ideal de trabajo para contrarrestar los efectos de la 
actividad física y el calor. Además, el líquido refrigerante empleado será el R-134a.  

 

También es importante saber qué potencia frigorífica es necesaria para poder llevar la nave 
desde una temperatura de unos 26ºC (temperatura a la que podría encontrarse el interior de la 
nave) a los 20ºC establecidos en el apartado anterior. Para ello, suponiendo una temperatura 
media de 23ºC se obtiene una densidad del aire seco de 1,19 kg/𝑚3, y como la nave industrial 
es de 3000 𝑚3, la masa de aire en su interior sería de 3570 kg.  

 

Al igual que en la página 11, suponiendo un proceso isócoro, se observa que la energía necesaria 
para llevar a cabo esta acción es de -15434,6 kJ, tal y como se observa en la siguiente ilustración:  
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Ilustración 24: Energía necesaria para enfriar la nave. 

 

Trabajando en valor absoluto y recordando ahora que 1 kJ equivale a 0,239 frigorías, se calcula 
que son necesarias 3688,87 frigorías. Además, sabiendo que un kW equivale a 860 frigorías/h, 
se termina obteniendo que para enfriar la nave en una hora son necesarios 4,289 kW. Por lo 
tanto, la potencia frigorífica necesaria será de 4,289 kW6.  

 

Teniendo en cuenta todo lo que se ha comentado en los párrafos anteriores, la tabla de datos 
iniciales quedaría de la siguiente manera:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 11 0,41493    

2s      

2      

3     0 

4 10 0,41493    
Tabla 38: Datos iniciales del sistema de refrigeración. 

En primer lugar, la temperatura de entrada al evaporador será de 10ºC, 10 grados menos que la 
temperatura del interior de la nave. Además, como este estado es un vapor húmedo, su presión 
será la de saturación y se mantendrá constante en el estado 1. Este último estado hace 
referencia a un vapor sobrecalentado, por lo que la temperatura será un poco superior a la 
temperatura de saturación a la presión indicada.  

 

Como anotación, también cabría ser destacado que el estado 3 se ha supuesto como líquido 
saturado, haciendo que la resolución sea más rápida y fácil.  

 
6 Se ha decidido trabajar con esta potencia para mantener un equilibrio entre el coste del compresor y el 
tiempo de refrigeración necesario. Para disminuir el tiempo de enfriamiento habría que aumentar la 
potencia, lo que supondría aumentar el coste.  
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Automáticamente, trabajando desde el estado 1 se pueden obtener la entalpía de este estado, 
además de la entropía del mismo, que será idéntica en el estado 2s. Ahora bien, trabajando con 
la entalpía del estado 2s se ha de buscar una presión para que la temperatura del estado 3 ronde 
los 40ºC, ya que así el intercambio de calor será rápido. Por ello, se ha decidido que la presión 
de trabajo del condensador sea de 1,1 MPa.  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 11 0,41493 254,692 0,92053  

2s  1,1  0,92053  

2  1,1    

3  1,1   0 

4 10 0,41493    
Tabla 39: Datos del sistema de refrigeración tras la primera acción de cálculo. 

 

A continuación, trabajando con el rendimiento del compresor, con el estado 3 y sabiendo que la 
entalpía del estado 4 es la misma que la del estado 3 la tabla queda de la siguiente manera:  

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 11 0,41493 254,692 0,92053  

2s 47,1 1,1 274,599 0,92053  

2 51,53 1,1 279,576 0,93591  

3 42,93 1,1 111,347 0,4042 0 

4 10 0,41493 111,347 0,41429  
Tabla 40: Datos finales del sistema de refrigeración. 

 

 

 
 

Ilustración 25: Diagrama T-s del sistema de refrigeración por compresión. 
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Para calcular el caudal másico de refrigerante R-134a que circula por el sistema, sabiendo el 
valor de la potencia frigorífica, hay que despejar de la siguiente ecuación �̇�: 

 

 

�̇�𝐿 =  �̇� · ( ℎ1 −  ℎ4 )                          (20) 

 

Seguidamente, para calcular las potencias de compresión y calorífica, se debe resolver: 

 

�̇�𝐶𝑜𝑚𝑝 =  �̇� · ( ℎ2 −  ℎ1 )                          (21) 

 

�̇�𝐻 =  �̇� · ( ℎ3 − ℎ2 )                          (22) 

 

Como resultado de estas tres ecuaciones se obtiene que el caudal másico es de 0,0299 kg/s, que 
la potencia de compresión es de 0,745 kW y que la potencia calorífica es de -5,034 kW. 

 

Por último, para calcular el rendimiento de este tipo de instalaciones se emplea un término 
especial,  𝐶𝑂𝑃𝑀𝐹 , y cuya fórmula es la siguiente:  

 

𝐶𝑂𝑃𝑀𝐹 =  
�̇�𝐿

�̇�𝐶𝑜𝑚𝑝

                                       (23) 

 
Como resultado final se obtiene que dicho valor es de 5,761.  

 

Tal y como dice el título de este apartado, la instalación desarrollada es de trigeneración, por lo 
que, además de calentar o enfriar la nave industrial haciendo uso de la primera o de la segunda 
parte del circuito global respectivamente, también se ha de obtener energía eléctrica.  

 

Por un lado, en el caso de la temporada más fría del año la parte de refrigeración estaría 
desacoplada, por lo que la potencia eléctrica obtenida sería de 7,8494 kW. Por otro lado, en 
verano sí que se emplearían ambas partes del circuito, por lo que la energía eléctrica obtenida 
sería la diferencia entre el dato anterior y la potencia de compresión necesaria, siendo el 
resultado de esta operación 7,1044 kW.  
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Ahora bien, ¿es esta la única manera de conseguir un sistema de trigeneración? La respuesta es 
no, ya que existe un proceso llamado refrigeración por absorción que es bastante común en los 
sistemas de trigeneración. 

 

En este caso, la forma de trabajar es diferente pues la energía generada en el ciclo de Rankine 
no se emplea en el ciclo de refrigeración, sino que se almacena o destina a otros usos 
directamente. Entonces, ¿cuál es la fuente de energía encargada de que el ciclo de refrigeración 
funcione correctamente? Pues la respuesta es muy interesante, ya que se acostumbra a emplear 
una forma residual de calor, en este caso el calor emitido por el quemador de gases.  

 

A continuación, se muestra un esquema del ciclo en cuestión: 

 

 

 
Ilustración 26: Ciclo de refrigeración por absorción. 

 

 

Para empezar a desarrollar esta opción se parte de la premisa de que el ciclo funcionará de 
manera ideal para así tener una idea de cómo trabaja el ciclo y de lo que es capaz.  Además, se 

parte de la base de que serán necesarios 4,289 kW (�̇�𝑒𝑣𝑎𝑝) para enfriar la nave industrial en los 

meses de verano, tal y como se ha calculado previamente. 

 

Como se verá un poco más adelante, la temperatura de funcionamiento del generador será de 
80ºC, por lo que en este caso también será necesario cambiar la temperatura de salida de los 
gases, siendo esta de 100ºC, como se puede ver en la siguiente tabla:  
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Estado Lugar Fluido T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) x Xc 

1 Entrada al 
condensador 

Vapor de 
agua sat 

80 0,0074 2648,99 1 No 
procede 

2 Salida del 
condensador 

Agua líquida 
sat 

40 0,0074 167,57 0 No 
procede 

3 Entrada al 
evaporador 

Vapor de 
agua húm  

 0,0009 167,57  No 
procede 

4 Salida del 
evaporador  

Vapor de 
agua sat 

5 0,0009 2510,08 1 No 
procede 

5 Salida del 
absorbedor  

Solución 
diluida  

30 0,0009    

6 Entrada al 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074    

7 Dentro del 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074    

8 Dentro del 
generador 

Solución 
concentrada 

80 0,0074    

9 Salida del 
generador 

Solución 
concentrada 

 0,0074    

10 Entrada al 
absorbedor 

Solución 
concentrada 

 0,0009    

Tabla 41: Datos de los estados del ciclo de refrigeración por absorción.  

 

Como se muestra en la tabla, las temperaturas de condensación y de evaporación son 
respectivamente 40ºC y 5ºC, y al tratarse de un caso ideal en la salida de ambos casos el fluido 
estará saturado. Por esta razón, sus presiones son también conocidas y el circuito quedará 
dividido en dos: la parte superior, que contará con una presión de 0,0074 MPa y la parte inferior, 
que trabajará a 0,0009 MPa. En cuanto a las temperaturas de trabajo del generador y del 
absorbedor, estas son 80ºC y 30ºC, respectivamente.  

 

Lo más importante que se puede apreciar en la tabla es que para que el ciclo funcione 
correctamente es necesario contar con una sustancia refrigerante y otra absorbente. En este 
caso, la refrigerante será el agua y la absorbente el bromuro de litio (LiBr).  

 

¿Y cómo se trabaja con estas sustancias para encontrar las entalpías restantes? Pues bien, 
existen unos gráficos que permiten encontrar la concentración de las soluciones en primer lugar 
y otros que proporcionan las entalpías de estas.  

 

Para trabajar con el primero de ellos, lo que se ha de hacer es entrar horizontalmente con la 
presión hasta cortar con la temperatura correspondiente. Una vez encontrado este punto, se ha 
de bajar verticalmente hasta encontrar la concentración de la solución.  

 

Para trabajar con el segundo, desde la concentración correspondiente se ha de subir 
verticalmente hasta cortar con la temperatura de trabajo, y posteriormente, se ha de trazar una 
horizontal hacia la izquierda hasta el eje que contiene las entalpías de la solución de bromuro 
de litio.  
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A continuación, se pueden apreciar los casos necesarios para este trabajo:  

 

 
Ilustración 27: Diagrama para encontrar las concentraciones de la solución de bromuro de litio. Fuente: Cortés, F. 

(2007) Diseño de un enfriador con el sistema de absorción agua/bromuro de litio operado con energía solar (tesis). 
Instituto tecnológico y de estudios superiores de Monterrey, Ciudad de México, México.   

 

 
Ilustración 28: Diagrama para encontrar las entalpías de la solución de bromuro de litio. Fuente: Cortés, F. (2007) 

Diseño de un enfriador con el sistema de absorción agua/bromuro de litio operado con energía solar (tesis). Instituto 
tecnológico y de estudios superiores de Monterrey, Ciudad de México, México.   



49 
 

Con los datos obtenidos, la tabla queda de la siguiente forma:  

 

Estado Lugar Fluido T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) x xc / xd 

1 Entrada al 
condensador 

Vapor de 
agua sat 

80 0,0074 2648,99 1 No 
procede 

2 Salida del 
condensador 

Agua líquida 
sat 

40 0,0074 167,57 0 No 
procede 

3 Entrada al 
evaporador 

Vapor de 
agua húm  

 0,0009 167,57  No 
procede 

4 Salida del 
evaporador  

Vapor de 
agua sat 

5 0,0009 2510,08 1 No 
procede 

5 Salida del 
absorbedor  

Solución 
diluida  

30 0,0009 -180  0,54 

6 Entrada al 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074 -1807   

7 Dentro del 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074    

8 Dentro del 
generador 

Solución 
concentrada 

80 0,0074 -85  0,59 

9 Salida del 
generador 

Solución 
concentrada 

 0,0074    

10 Entrada al 
absorbedor 

Solución 
concentrada 

 0,0009    

Tabla 42: Tabla de datos tras emplear los diagramas. 

 

Para encontrar la entalpía del estado 7, hay que hacer un balance de energía sobre la solución 
en el generador, obteniendo: 

 

�̇�𝑐 · (ℎ9 −  ℎ8) =  �̇�𝑑 · (ℎ7 − ℎ6)                        (24) 

 

Aplicando la ecuación de la continuidad:  

 

�̇�𝑐 ·  𝑥𝑐 =  �̇�𝑑 ·  𝑥𝑑                                        (25) 

 

Despejando:  

 

ℎ7 =  
𝑥𝑑

𝑥𝑐
· (ℎ8 − ℎ9) +  ℎ6                          (26) 

 

Sustituyendo las incógnitas por sus respectivos valores se termina obteniendo un valor de ℎ7 
igual a -115,93 kJ/kg.  

 

 
7 Como se puede apreciar, se considera que la potencia proporcionada por la bomba es 
despreciable y, por tanto, ℎ6 = ℎ5.  
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Por último, para encontrar el valor de la entalpía del estado 9, y por consiguiente la del estado 
10, se ha de emplear la ecuación del rendimiento térmico que afecta a las soluciones del 
generador, presuponiendo que este sea de un 75%: 

 

0,75 =  
𝑡8 − 𝑡9

𝑡8 − 𝑡6
                                     (27) 

 

Despejando la temperatura del estado 9 se obtiene que esta es de 42,5ºC. Ahora, entrando otra 
vez en los diagramas presentados anteriormente, se consigue encontrar una entalpía para el 
estado 9 de -155 kJ/kg; siendo la del estado 10 la misma que esta.  

 

Estado Lugar Fluido T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) x xc / xd 

1 Entrada al 
condensador 

Vapor de 
agua sat 

80 0,0074 2648,99 1 No 
procede 

2 Salida del 
condensador 

Agua líquida 
sat 

40 0,0074 167,57 0 No 
procede 

3 Entrada al 
evaporador 

Vapor de 
agua húm  

 0,0009 167,57  No 
procede 

4 Salida del 
evaporador  

Vapor de 
agua sat 

5 0,0009 2510,08 1 No 
procede 

5 Salida del 
absorbedor  

Solución 
diluida  

30 0,0009 -180  0,54 

6 Entrada al 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074 -180   

7 Dentro del 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074 -115,93   

8 Dentro del 
generador 

Solución 
concentrada 

80 0,0074 -85  0,59 

9 Salida del 
generador 

Solución 
concentrada 

42,5 0,0074 -155   

10 Entrada al 
absorbedor 

Solución 
concentrada 

 0,0009 -155   

Tabla 43: Tabla con los datos esenciales para la resolución del problema. 

 

Para calcular el flujo másico de líquido refrigerante, agua en este caso, que circula por el ciclo se 
ha de emplear la siguiente ecuación:  

 

�̇�𝑒𝑣𝑎𝑝 =  �̇�𝑟𝑒𝑓 · (ℎ4 − ℎ3)             (28) 

 

Despejando se obtiene que �̇�𝑟𝑒𝑓 es igual 0,0018 kg/s.  

 

En el caso de las soluciones, haciendo un balance de caudales másicos en el generador y 
aplicando la ecuación de la continuidad (24) se obtiene que el valor del caudal másico de la 
solución diluida es de 0,0216 kg/s y que el de la concentrada es de 0,0198 kg/s.  
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Ahora que ya se conocen los caudales es hora de calcular las potencias térmicas del circuito, ya 
que la potencia consumida por la bomba, como se ha citado anteriormente, será nula. Por lo 
tanto, aplicando las siguientes expresiones:  

 

 

�̇�𝑐𝑜𝑛𝑑 =  �̇�𝑟𝑒𝑓 · (ℎ2 − ℎ1)                                       (29) 

 

�̇�𝑎𝑏𝑠 =  �̇�𝑑 ⋅ ℎ5 − �̇�𝑐 ·  ℎ10 −  �̇�𝑑 ⋅ ℎ4                (30) 

 

�̇�𝑔𝑒𝑛 =  �̇�𝐻20 ⋅ ℎ1 +  �̇�𝑐 ⋅ ℎ8 −  �̇�𝑑 ⋅ ℎ7               (31) 

 

 

Sustituyendo cada incógnita por su valor se obtiene respectivamente que la potencia cedida en 
el condensador es de -4,543 kW, la cedida en el absorbedor de -5,420 kW y la consumida en el 
generador de 5,674 kW.  

 

Si ahora quisiéramos evaluar el COP de este ciclo habría que tener en cuenta que la fuente 
energética que suple al sistema es un calor residual y no una energía eléctrica, por lo que el 
resultado de este será muchísimo menor que en el caso del COP por compresión (alternativa 
anterior). La ecuación es la siguiente:  

 

𝐶𝑂𝑃 =  
�̇�𝑒𝑣𝑎𝑝

�̇�𝑔𝑒𝑛

                                                (32)8 

 

Como resultado se obtiene un valor del COP de 0,76.  

 

 

Todo lo que se ha calculado hasta ahora ha servido para resolver la parte de la refrigeración, 
pero el sistema de trigeneración también cuenta con un ciclo Rankine. Al igual que al ciclo recién 
resuelto, al de Rankine también lo suple de energía el calor cedido por el quemador de gases, el 
cual emite una potencia térmica de 23,339 kW (visto en las páginas 8 y 9). Como la refrigeración 
por absorción consume 5,674 kW, el ciclo de Rankine dispondrá de la diferencia de estas cifras, 
es decir, 17,665 kW.  

 

Ajustando ahora el ciclo de Rankine de la tabla 31 según la temperatura de salida de los gases 
se obtiene:  

 

 

 

 

 
8 Si no se hubiera despreciado la potencia de la bomba la expresión sería: 𝐶𝑂𝑃 =  

�̇�𝑒𝑣𝑎𝑝

�̇�𝑔𝑒𝑛+ �̇�𝐵
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Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 212,37 2 2770,44 6,28206  

2 214,49 2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s 41,47 0,008 2116,05 6,76571  

4 41,47 0,008 2297,37   

5 41,47 0,008 173,707 0,59207 0 

6s 41,8 4,5 178,235 0,59207  

6 42,07 4,5 179,367   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 100 0,124 373,794 1,85981  
Tabla 44: Tabla de estados del ciclo Rankine. 

 

Trabajando ahora con el mismo procedimiento y las mismas ecuaciones que en el apartado de 
cogeneración se consiguen los siguientes datos:  

 

�̇�𝐻20 = 0,0059 𝑘𝑔/𝑠 

�̇�𝑏 =  0,0335 𝑘𝑊 

�̇�𝑡1
=  −0,8143 𝑘𝑊 

�̇�𝑡2
=  −4,2983 𝑘𝑊 

�̇�𝑐𝑜𝑛𝑑 =  −12,5859 𝑘𝑊 

 

A continuación, trabajando con las ecuaciones del rendimiento térmico y del rendimiento 
térmico global se obtiene:  

 

𝜂𝑡 = 28,75 % 

𝜂𝑡,𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 = 47,08 % 

 

Por último, tal y como ocurría en el caso de cogeneración, la potencia térmica emitida por el 
condensador del ciclo de Rankine (12,5859 kW) es bastante elevada, por lo que podría 
emplearse para conseguir agua sanitaria.   

 

Introduciendo, por ejemplo, agua a 12ºC y haciendo que esta salga a 40ºC se podría aprovechar 
esta fuente de energía térmica. Para calcular el caudal que ha de atravesar dicho sistema sería 
necesario emplear la siguiente ecuación:  

 

�̇�𝑐𝑜𝑛𝑑 =  �̇�𝑠𝑎𝑛 · (ℎ40 − ℎ12)                 (33) 

 

Sabiendo que ℎ12 es igual a 49,774 kJ/kg, y que ℎ40 es igual a 167,581 kJ/kg se obtiene que �̇�𝑠𝑎𝑛  
tiene que ser igual 0,1068 kg/s.  
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2.4.3- RESULTADOS: 
 

Tal y como se ha visto, aprovechando la energía térmica residual generada en el quemador de 
gases es posible alimentar un sistema de trigeneración que incluya un ciclo de refrigeración por 
absorción, por el que circula agua como refrigerante y bromuro de litio como absorbente. En el 
caso del ciclo de Rankine, el fluido que recorre el circuito es el agua.  

  

A continuación, se muestra la tabla correspondiente a los estados del ciclo de Rankine: 

 

Estado T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) s (kJ/(kg·K)) x 

1 300 4,5 2942,19 6,28206  

2s 212,37 2 2770,44 6,28206  

2 214,49 2 2804,79   

3 300 2 3022,64 6,76571  

4s 41,47 0,008 2116,05 6,76571  

4 41,47 0,008 2297,37   

5 41,47 0,008 173,707 0,59207 0 

6s 41,8 4,5 178,235 0,59207  

6 42,07 4,5 179,367   

Entrada aire 400 0,124 684,525 2,46918  

Salida aire 100 0,124 373,794 1,85981  
Tabla 45: Tabla de estados del ciclo de Rankine. 

 

Y de igual manera, en la siguiente tabla se pueden observar todos los datos necesarios 
referentes al ciclo de refrigeración por absorción:   

 

Estado Lugar Fluido T (ºC) P (MPa) h (kJ/kg) x xc / xd 

1 Entrada al 
condensador 

Vapor de 
agua sat 

80 0,0074 2648,99 1 No 
procede 

2 Salida del 
condensador 

Agua líquida 
sat 

40 0,0074 167,57 0 No 
procede 

3 Entrada al 
evaporador 

Vapor de 
agua húm  

 0,0009 167,57  No 
procede 

4 Salida del 
evaporador  

Vapor de 
agua sat 

5 0,0009 2510,08 1 No 
procede 

5 Salida del 
absorbedor  

Solución 
diluida  

30 0,0009 -180  0,54 

6 Entrada al 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074 -180   

7 Dentro del 
generador 

Solución 
diluida  

 0,0074 -115,93   

8 Dentro del 
generador 

Solución 
concentrada 

80 0,0074 -85  0,59 

9 Salida del 
generador 

Solución 
concentrada 

42,5 0,0074 -155   

10 Entrada al 
absorbedor 

Solución 
concentrada 

 0,0009 -155   

Tabla 46: Tabla de estados del ciclo de refrigeración por absorción. 
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Seguidamente, para recopilar las potencias correspondientes al ciclo Rankine y el caudal másico 
se presenta:  

 

�̇� (kg/s) �̇�𝒃 (kW) �̇�𝒕𝟏 (kW) �̇�𝒕𝟐 (kW) �̇�𝒄𝒐𝒏𝒅 (kW) 𝜼𝒕 (%) 𝜼𝒕,𝒈𝒍𝒐𝒃𝒂𝒍 (%) 

0,0059 0,0335 -0,8143 -4,2983 -12,5859 28,75 47,08 
Tabla 47: Flujo másico, flujos de potencia y rendimiento del ciclo de Rankine. 

 

Y de igual manera, para recoger las potencias y caudales másicos del ciclo de refrigeración por 
absorción:  

 

�̇�𝑯𝟐𝟎(kg/s) 𝒎𝒄̇ (kg/s) �̇�𝒅(kg/s) �̇�𝒆𝒗𝒂𝒑(kW) �̇�𝒄𝒐𝒏𝒅(kW) �̇�𝒂𝒃𝒔(kW) �̇�𝒈𝒆𝒏(kW) COP 

0,0018 0,0198 0,0216 4,289 -4,543 -5,420 5,674 0,76 
Tabla 48: Flujos másicos, potencias térmicas y COP del ciclo de refrigeración por absorción. 
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2.4.4- DISCUSIÓN: 
 

En el caso de la trigeneración, como se ha podido observar, es posible generar energía eléctrica, 
calentar un fluido y enfriar un recinto simultáneamente; y todo esto gracias a una fuente de 
energía residual, en este caso, energía térmica.  

 

Comparando ambas alternativas, la que emplea la compresión como sistema de funcionamiento 
presenta un esquema de trabajo en cadena o secuencial, ya que para conseguir que funcione el 
sistema de refrigeración es imprescindible que también lo haga el ciclo de Rankine, pues es este 
el que lo alimenta. En el caso de la refrigeración por absorción, el esquema de trabajo es 
paralelo, ya que no es necesario que funcione uno para que lo haga también el otro y viceversa.  

 

Por esta razón, aunque sea un poco más complicado, el sistema de trigeneración que cuenta con 
la refrigeración por absorción presenta una gran ventaja en comparación con la otra alternativa, 
pues si falla uno de los ciclos el otro puede seguir trabajando independientemente.  

 

En cuanto a la energía eléctrica producida, es cierto que la primera opción consigue generar más 
potencia, aunque este hecho se compensa con la mayor potencia térmica que cede la segunda 
alternativa, la cual puede ser empleada para calentar diferentes recintos o para conseguir una 
mayor cantidad de agua sanitaria. En el caso de la capacidad de enfriamiento, ambas alternativas 
son capaces de conseguir los mismos registros.  

 

Por último, en los meses de invierno en los cuales no hace falta activar el ciclo de refrigeración, 
¿qué calor se utilizaría para calentar el agua sanitaria, la que cede el ciclo de Rankine en su 
condensador o la que cede le ciclo de refrigeración por absorción en su condensador? 

 
 

Como se puede ver en la siguiente tabla, en la cual el apartado de costes se desarrollará más 
adelante, la mejor opción para esta situación sería la de desacoplar el ciclo de refrigeración por 
absorción y trabajar solo con el ciclo de Rankine, ya que no solo genera una mayor potencia 
eléctrica, sino que también consigue ceder una mayor potencia térmica para obtener agua 
sanitaria.  

 

Criterio Rankine Rankine + Absorción 

Producción eléctrica (kW) 7,7979 5,0791 

Producción térmica en el 
condensador (kW) 

19,3229 4,543 

Absorción energética (kW) - 4,289 

Beneficio económico (€/%) 71,003 / 0,44 46,205 / 0,29 
Tabla 49: Comparativa de los sistemas para los meses de invierno. 
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2.6- OTRAS:  
 

En este apartado me gustaría destacar otros dos procesos que, debido a su complejidad y falta 
de información, no se tendrán en cuenta en este trabajo: la cuatrigeneración y la 
tetrageneración. 

 

· Cuatrigeneración:  
 

El proceso de cuatrigeneración parte de la base del sistema de la trigeneración, es decir, se 
obtiene energía térmica y eléctrica a partir de otra energía primaria y es posible enfriar una zona. 
La diferencia entre ambas es que la cuatrigeneración, además de todo esto, es un proceso capaz 
de captar las emisiones de 𝐶𝑂2.  

 

· Tetrageneración:  
 

El sistema de tetrageneración también parte del proceso de trigeneración, consiguiendo generar 
energía eléctrica y térmica, además de enfriar un recinto. Lo que la diferencia es que no solo 
realiza estas tres acciones, sino que además es capaz de conseguir energía mecánica.  

 

En España existen muy pocos lugares donde la tetrageneración sea una realidad, aunque un 
ejemplo, según lo que he leído sin poder contrastar con otras fuentes, sería la fábrica de Ford 
en Almussafes.  
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3- ANÁLISIS ECONÓMICO:  

 

3.1- ANÁLISIS ENERGÉTICO:  
 

Una vez vistas todas las alternativas, sería interesante hacer un pequeño análisis energético de 
la empresa, y lo que supondría para esta a nivel económico. Para tomar una referencia, se han 
obtenido todos los datos del consumo energético del año 2019, los cuales están desglosados en 
la siguiente tabla:  

 

Mes P1 (kWh) P2 (kWh) P3 (kWh) 

Enero 1902 15044 3288 

Febrero 1426 12152 2821 

Marzo 1371 11090 2727 

Abril 4478 7061 2463 

Mayo 4955 7363 2462 

Junio 4322 6699 2190 

Julio 6723 9188 2647 

Agosto 4356 7180 2143 

Septiembre 4504 6522 2245 

Octubre 4471 8223 2571 

Noviembre 1461 11266 2433 

Diciembre 1396 12136 2552 
Tabla 50: Datos del consumo energético. 

 

Como se puede observar, el consumo energético está dividido en tres bloques diferentes, 
haciendo referencia cada uno de ellos a una franja horaria diferente del día, siendo el primero 
de 8 a 12, el segundo de 12 a 16 y el tercero de 16 a cierre. A continuación, se muestran los 
precios correspondientes a dichas franjas horarias, y, seguidamente, los costes asociados:  

 

Mes P1 (€/kWh) P2 (€/kWh) P3 (€/kWh) 

Enero 0,121286 0,10371 0,081601 

Febrero 0,113159 0,094828 0,074135 

Marzo 0,107872 0,091404 0,074281 

Abril 0,101268 0,091098 0,073639 

Mayo 0,097489 0,085818 0,070019 

Junio 0,094697 0,082042 0,066455 

Julio 0,1006 0,087546 0,069079 

Agosto 0,092552 0,081043 0,062906 

Septiembre 0,08697 0,077167 0,05859 

Octubre 0,094242 0,085449 0,066619 

Noviembre 0,095566 0,076655 0,053823 

Diciembre 0,089844 0,071103 0,047241 
Tabla 51: Precio del consumo energético. 
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Mes P1 (€) P2 (€) P3 (€) Total (€) 

Enero 230,686 1560,213 268,304 2059,203 

Febrero 161,365 1152,350 209,135 1522,849 

Marzo 147,893 1013,670 202,564 1364,127 

Abril 453,478 643,243 181,373 1278,094 

Mayo 483,058 631,878 172,387 1287,323 

Junio 409,280 549,599 145,536 1104,416 

Julio 676,334 804,373 182,852 1663,559 

Agosto 403,157 581,889 134,808 1119,853 

Septiembre 391,713 503,283 131,535 1026,531 

Octubre 421,356 702,647 171,277 1295,281 

Noviembre 139,622 863,595 130,951 1134,169 

Diciembre 125,422 862,906 120,559 1108,887 
Tabla 52: Costes del consumo energético. 

Una vez visto esto, sería interesante recordar el consumo energético de cada alternativa:  

 

Alternativa kW in kW out kWh in / mes kWh out / mes 

Recirculación del 
aire caliente 

- - - - 

Generación de 
energía eléctrica  

0,0522 8,37 7,3 1171,8 

Cogeneración con 
recalentamiento 

0,0515 7,85 7,2 1099,0 

Refrigeración por 
compresión 

0,0515 7,1 7,2 994 

Refrigeración por 
absorción 

0,0335 5,11 4,7 715,4 

Tabla 53: Consumo energético de cada alternativa. 

 

Ahora bien, teniendo en cuenta que la maquinaria de la nave trabaja desde las 8 de la mañana 
hasta las 3 de la tarde, el precio de este consumo vendría dado por la siguiente tabla:  

 

Mes 𝑷∗ (€/kWh) 

Enero 0,1142556 

Febrero 0,1058266 

Marzo 0,1012848 

Abril 0,0972 

Mayo 0,0928206 

Junio 0,089635 

Julio 0,0953784 

Agosto 0,0879484 

Septiembre 0,0830488 

Octubre 0,0907248 

Noviembre 0,0880016 

Diciembre 0,0823476 
Tabla 54: Precio correspondiente al horario de funcionamiento de la maquinaria. 
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Sumando los costes de la tabla 48, se obtendría el coste total del año 2019, siendo este de 
15964,291 €, multiplicando los consumos en kWh de la tabla 53 por los precios de la tabla 54 y 
haciendo el sumatorio anual se obtendrían los gastos que supondrían dichas instalaciones.  

 

Para calcular la cantidad en euros producida al año por verter la energía producida en la red se 
han de tener en cuenta dos cosas: la primera, que para poder realizar esta acción se ha de hacer 
un pago de aproximadamente 1000€; y la segunda, que los ingresos que se generan suponen 
una cantidad de 0,006 €/kW.  

 

En la siguiente tabla se recoge:  

 

Alternativa 
Gasto/año 

(€) 
Producción/año 

(€) 
Beneficio/año 

(€) 
Beneficio/año 

(%) 

Recirculación 
del aire caliente 

- - - - 

Generación de 
energía eléctrica  

8,238 84,370 76,132 0,48 

Cogeneración 
con 

recalentamiento 
8,125 79,128 71,003 0,44 

Refrigeración 
por compresión 

8,125 71,568 63,443 0,40 

Refrigeración 
por absorción 

5,304 51,509 46,205 0,29 

Tabla 55: Gastos, ahorros y beneficios anuales de las alternativas. 

 

Analizando la tabla anterior, se puede observar que en el caso de emplear la primera opción no 
se obtendría ningún beneficio económico, aunque sí que se obtendría un flujo de calor para 
calentar la nave en los meses invernales. 

 

En el caso de la segunda opción, sí que se obtendría un beneficio económico, suponiendo este 
un ahorro del 0,48%, el más elevado de todos. Por ello, si el único objetivo fuera el de generar 
energía eléctrica esta sería la mejor opción. Sin embargo, si lo que se desea es aprovechar el 
calor emitido por el ciclo o conseguir enfriar un recinto esta alternativa resultaría inapropiada.  

 

En lo que respecta a la tercera alternativa, su aplicación supondría un ahorro del 0,44%. Esta 
alternativa permitiría obtener una gran cantidad de energía eléctrica además de poder calentar 
la nave industrial en los meses de invierno.  

 

En cuanto a las alternativas 4 y 5, se puede observar por un lado que emplear un sistema de 
compresión supondría un beneficio final del 0,40%. Por el lado contrario, si se decidiese emplear 
el sistema de absorción a nivel económico se terminaría obteniendo un beneficio del 0,29%. 
Ambas opciones permitirían generar potencia eléctrica, calentar un recinto en invierno y 
enfriarlo en verano, cumpliendo así con la definición de trigeneración.   
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A pesar de tener el menor beneficio, la opción 5 no deja de ser una buena alternativa ya que en 
este caso toda la energía que se emplea en la alimentación del sistema de absorción es residual. 
Además, en los meses invernales los sistemas de refrigeración se desacoplarían, quedando el 
mismo ciclo Rankine, por lo que se consumiría y generaría la misma potencia eléctrica.  

 

Sea como sea, instalando cualquiera de estas alternativas se conseguiría algún tipo de beneficio, 
aunque también habría que tener en cuenta el coste que supondría realizar dichas instalaciones, 
el cual se presenta a continuación. 
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3.2- ANÁLISIS ESTRUCTURAL:  
 

Alternativa Intercambiadores Válvulas Compresores Bombas Turbinas 

Recirculación 
del aire caliente 

X1 - - - - 

Generación de 
energía eléctrica  

X3 - - X1 X1 

Cogeneración 
con 

recalentamiento 
X4 - - X1 X1 

Refrigeración 
por compresión 

X5 X1 X1 X1 X1 

Refrigeración 
por absorción 

X7 X2 - X2 X1 

Tabla 56: Número de componentes de cada alternativa. 

 

Componente Características relevantes Precio (€) 

Intercambiador 50L/min caliente; 360 L/min frío  145,99 

Válvula 1,7 MPa; 80ºC máx 66,68 

Compresor 1,3 MPa; 1,1 kW 310,99 

Bomba 0,06 kW 234,50 

Turbina  7,5 kW 3089,91 

Turbina 8,5 kW 3501,89 

Alternador 8,5 kVA 280,00 
Tabla 57: Tabla de características y precios de los componentes. 

 

Alternativa Precio total (€)9 Tiempo de retorno (años) 

Recirculación del aire caliente 145,99 - 

Generación de energía eléctrica 5454,36 71,64 

Cogeneración con recalentamiento 5600,35 78,87 

Refrigeración por compresión 6124,01 96,53 

Refrigeración por absorción 5994,20 129,73 
Tabla 58: Costes y tiempos de retorno de cada alternativa. 

 

Como se puede ver, a medida que aumenta el grado de complejidad de las alternativas el precio 
de estas también aumenta, y de igual manera ocurre con los tiempos de retorno de cada 
inversión. Para calcular estos últimos lo que se ha hecho es dividir el precio total de cada 
inversión entre su beneficio anual: 

 

𝑇𝑖𝑒𝑚𝑝𝑜 𝑑𝑒 𝑟𝑒𝑡𝑜𝑟𝑛𝑜𝑖 =  
𝑃𝑟𝑒𝑐𝑖𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙𝑖

𝐵𝑒𝑛𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑜 𝑎𝑛𝑢𝑎𝑙𝑖
                         (34) 

 

 

 
9 Dentro de estas cantidades ya está incluido el pago de 1000€ necesario para verter la electricidad 
producida en la red.   
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Los periodos de retorno obtenidos son muy elevados, pero hay que tener en cuenta que estos 
se han calculado empleando como fuente de ingresos la venta de electricidad producida. Lo 
cierto es que este tiempo de retorno será mucho menor, pues los beneficios obtenidos gracias 
a la actividad habitual de la empresa superan con creces los 76,132€ al año (valor máximo 
obtenido gracias a la venta de potencia eléctrica).  
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3.3- PRESUPUESTO DE REALIZACIÓN DEL PROYECTO:  
 

Coste del salario del proyectista:  

Horas dedicadas   ……………………………………………………………………………………………………………    300h 

Precio/hora    ………….…..…………………………………………………………………………………………………   22€/h 

Coste  ………………….…………………………………………………………………………………………………………  6600€ 

 

Coste del salario del director del proyecto:  

Horas dedicadas   ……………………………………………………………………………………………………………      10h 

Precio/hora   ….…………..…………………………………………………………………………………………………..  45€/h 

Coste …………………..…………………………………………………………………………………………………………    450€ 

 

Gastos de viaje:  

Número de desplazamientos ………………………………………………………………………………………….          2 

Distancia entre ciudades ……………………………………………………………………………………………….  157km 

Distancia total recorrida ……………………………………………………………………………………………….   628km 

Precio/km …………………………………………………………………………………………………………………   0,08€/km 

Coste ……………………………………………………………………………………………………………………………   54,28€ 

 

 

 

Coste total ……………………………………………………………………………………………………………….    7104,28€ 
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4- CONCLUSIONES Y/O RECOMENDACIONES: 
 

Para concluir este trabajo, en primer lugar, se muestra una tabla con las principales 
características de cada alternativa, para así poder hacer un análisis final de una manera más 
visual: 

 

Alternativa 

Energía 
eléctrica 

neta 
producida 

(kW) 

Energía 
térmica 
cedida 
(kW) 

Energía 
térmica 

absorbida 
(kW) 

Precio de 
la 

instalación 
(€) 

Beneficio 
económico 
energético 

(€/año) 

Periodo 
de retorno 

de la 
instalación 

(años) 

Recirculación 
del aire caliente 

- 23,339 - 145,99 - - 

Generación de 
energía eléctrica 

8,3178 19,5597 - 5454,36 76,132 71,64 

Cogeneración 
con 

recalentamiento 
7,7985 19,3229 - 5600,35 71,003 78,87 

Refrigeración 
por compresión 

7,0485 24,3569 4,289 6124,01 63,443 96,53 

Refrigeración 
por absorción 

5,0765 22,5489 4,289 5994,20 46,205 129,73 

Tabla 59: Tabla resumen de las alternativas planteadas. 

 

Si además se quisiera incluir el presupuesto de realización del proyecto dentro de los costes de 
la instalación, la tabla quedaría de la siguiente manera:  

 

Alternativa 

Energía 
eléctrica 

neta 
producida 

(kW) 

Energía 
térmica 
cedida 
(kW) 

Energía 
térmica 

absorbida 
(kW) 

Precio 
total de la 
inversión 

(€) 

Beneficio 
económico 
energético 

(€/año) 

Periodo 
de 

retorno 
de la 

inversión 
(años) 

Recirculación 
del aire caliente 

- 23,339 - 7250,27 - - 

Generación de 
energía eléctrica 

8,3178 19,5597 - 12558,64 76,132 164,96 

Cogeneración 
con 

recalentamiento 
7,7985 19,3229 - 12704,63 71,003 178,93 

Refrigeración 
por compresión 

7,0485 24,3569 4,289 13228,29 63,443 208,51 

Refrigeración 
por absorción 

5,0765 22,5489 4,289 13098,48 46,205 283,49 

Tabla 60: Tabla resumen con los gastos totales. 
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Como se puede observar, en función del objetivo que se quiera lograr hay opciones que son más 
interesantes que otras. Si lo que se quiere, por ejemplo, es generar la mayor cantidad de energía 
eléctrica posible, la mejor opción sería la segunda, en la cual el intercambio de calor realizado 
en el condensador no se lleva a cabo a una temperatura lo suficientemente elevada como para 
aprovecharlo útilmente.  

 

Otra posibilidad sería la de querer enfriar un recinto en verano y calentarlo en invierno. En este 
caso estaríamos hablando de un sistema de trigeneración, el cual dispondría de un ciclo de 
refrigeración a parte del ciclo de Rankine. Este ciclo de refrigeración podría ser o bien de 
compresión, o bien de absorción. Si únicamente nos fijásemos en los números, la mejor opción 
de las dos sería la que trabaja por compresión. Sin embargo, como ya se ha comentado, en el 
caso de que el ciclo de Rankine falle, también lo haría el ciclo de refrigeración. Esto, por el 
contrario, no ocurre con el ciclo de absorción.  

 

Teniendo en cuenta que en cualquiera de los casos se llevarán a cabo revisiones y 
mantenimientos periódicos de las instalaciones, asegurando y garantizando de esta manera el 
correcto funcionamiento de las mismas, a mi parecer, la mejor opción sería la que emplea un 
ciclo de refrigeración por compresión.  

 

Sin embargo, si la empresa dispone de un suficiente capital como para no suponerle ningún 
esfuerzo la diferencia de costes, y además la seguridad de no quedarse sin sistema de 
refrigeración a causa de un fallo en el ciclo Rankine le supone un plus, podría escoger la segunda 
opción.  

 

Por último, si lo que se desea es generar energía eléctrica y además calentar la nave industrial 
en los meses de invierno prescindiendo así del sistema de refrigeración, la mejor alternativa 
sería la que trabaja con un sistema de cogeneración.  

 

En mi opinión, al haber estado trabajando en los últimos meses de verano y los primeros meses 
de invierno en esta nave, la mejor opción de todas sería la que incorpora el sistema de 
refrigeración por compresión.  

 

Esta alternativa no presenta un gasto mucho mayor que la que prescinde del sistema de 
refrigeración, y, sin embargo, permite tener esta opción extra. Asimismo, en los meses de 
invierno esta opción se puede desacoplar, obteniendo las mismas potencias energéticas que en 
el caso de la cogeneración.  

 

Al haber estado presente en las labores de mantenimiento de la maquinaria he podido conocer 
también a las personas encargadas de realizar estas revisiones, y tras verlos en acción, la verdad 
es que la idea de que el ciclo de Rankine deje de funcionar e impida que el ciclo de refrigeración 
enfríe la nave no es un tema que me preocupe. De todos modos, siempre se podría tener una 
fuente de energía auxiliar para alimentar el sistema en el caso de que falle y el equipo de 
mantenimiento no pueda resolver el problema en poco tiempo.   
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5- ANEXOS:  
 

 

Anexo A: Plano de la nave industrial: 
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