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RESUMEN 

 

 

TITULO:  DISEÑO Y MODELAMIENTO DE UNA PLANTA GENERADORA DE ENERGÍA 
ELÉCTRICA A PARTIR DE ENERGÍA SOLAR IMPLEMENTANDO EL CICLO RANKINE 
ORGÁNICO (ORC)*  
 
 
AUTOR: JOSÉ MANUEL CÁCERES BONILLA** 
 
 
PALABRAS CLAVE: ENERGÍA SOLAR, ORC, CPC 
 
 
DESCRIPCIÓN: 
 
 
Con el fenómeno del cambio climático y el deterior del planeta tierra, la humanidad ha empezado 
implementar nuevas alternativas para la producción de energía, en Colombia tan solo el 1% de la 
energía que se produce proviene de fuentes renovables, el objetivo de este proyecto fue el de realizar 
el modelado y diseño de una planta térmica de 100 Kw implementando el ciclo Rankine orgánico 
ORC, para esto se analizó un ciclo Rankine simple, y se seleccionó refrigerante R134a como fluido 
de trabajo, se establecieron los requerimientos del ciclo y se modelaron y analizaron cada uno de 
sus componentes; La fuente de energía que se implementó fue la energía solar, se optó por utilizar 
colectores solares parabólicos compuestos CPC para la recolección de la radiación, estos son 
colectores concentradores y no requieren un sistema de seguimiento, se utilizó agua como fluido de 
calentamiento y se determinaron caudales, presiones y temperaturas optimas, se obtuvieron los 
requerimiento de cada elemento del ciclo ORC para obtener una eficiencia de 7,6% y una eficiencia 
térmica de los colectores solares de 52%, se realizó un análisis de costos y se concluyó que la 
principal desventaja de este tipo de planta es la inversión inicial, pero su contaminación al medio 
ambiente es casi nula, es una inversión a largo plazo y Colombia debe incentivar el desarrollo de 
estas tecnologías. 

 

  

                                                           
* Trabajo de grado 
** Facultad de Ingenierías Físico-Mecánicas. Escuela de Ingeniería Mecánica. Director: Yesid Javier 
Rueda Ordoñez, Ingeniero Mecánico. 
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ABSTRACT 

 

 

TITLE:  DESIGN AND MODELING OF SOLAR POWER PLANT IMPLEMENTING ORGANIC 
RANKINE CYCLE (ORC)*  
 
 
AUTHOR:    JOSÉ MANUEL CÁCERES BONILLA** 

 

 
KEYWORDS:  SOLAR ENERGY, ORC, CPC 
 
 
DESCRIPTION: 
 
 
With the phenomenon of climate change and the deterioration of planet earth, humanity has begun 
to implement new alternatives for the production of energy, in Colombia only 1% of the energy 
produced comes from renewable sources, the objective of this project was  the modeling and design 
of a thermal plant of 100 Kw implementing the Organic Rankine cycle ORC , for this, a simple Rankine 
cycle was analyzed, and refrigerant R134a was selected as working fluid, the requirements of the 
cycle were established, modeled and analyzed each of its components; The energy source that was 
implemented was solar energy, it was decided to use compound parabolic solar collectors CPC for 
the collection of radiation, these are concentrating collectors and do not require a tracking system, 
water was used as heating fluid and were determined optimum flow rates, pressures and 
temperatures, the requirements of each element of the ORC were obtained to obtain an efficiency of 
7.6% and a thermal efficiency of the solar collectors of 52%, a cost analysis was carried out and it 
was concluded that the main disadvantage of this type of plant is the initial cost, but its pollution to 
the environment is almost nil, it is a long-term investment and Colombia must encourage the 
development of these technologies. 
 

 

  

                                                           
* Bachelor Thesis 
** Facultad de Ingenierías Físico-Mecánicas. Escuela de Ingeniería Mecánica. Director: Yesid Javier 
Rueda Ordoñez, Ingeniero Mecánico. 
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INTRODUCCIÓN 

 

 

Desde sus inicios, el hombre ha estado inmerso en una constante búsqueda de 

alternativas de energía que permitan mejorar su calidad de vida. En los últimos 

años, los recursos naturales han sido explotados descontroladamente, lo cual ha 

desencadenado fenómenos como el calentamiento global y las variaciones 

climáticas. Por lo tanto, hoy el mundo empieza a buscar alternativas y métodos más 

eficientes para la generación de energía.  

 

Actualmente, según el ministerio de ambiente, en Colombia es un campo que poco 

se ha tenido en cuenta, el 66% de la energía es hidráulica, el 33% térmica y menos 

del 1% son energías renovables. En el 2017, según la unidad de planeación minero-

energética (UPME1) del ministerio de minas y energía, en Colombia habían 

alrededor de 470.000 viviendas sin el servicio de energía eléctrica. Además, se 

manifestaba que es costoso llegar con energía a la mayoría de los hogares en 

lugares más apartados y con mayor dificultad de acceso.  

 

El desarrollo e implementación de una planta de energía eléctrica a partir de energía 

solar se presenta como solución para esas poblaciones alejadas que no cuentan 

con este servicio básico. Por lo tanto, en este trabajo se evaluó una planta ORC 

(Organic Rankine Cycle) de 100 kW, utilizando la energía solar como fuente de 

calor. 

 

                                                           
1 UNIDAD DE PLANEACION MINERO ENERGETICA. Boletín estadístico de minas y energía 2012-
2016. [Base de datos en línea] Portal UPME, (Recuperado en febrero 28 de 2018). Disponible en: 
http://www1.upme.gov.co/Paginas/Noticias/BOLETIN-ESTAD%C3%8DSTICO-DE-MINAS-Y-
ENERG%C3%8DA-2012---2016.aspx 
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Además, incentivando el desarrollo de estas tecnologías se contribuye al 

mejoramiento y preservación del medio ambiente, y se crea una alternativa 

energética muy importante que puede sustituir a los modelos tradicionales.  

 

Se analizaron las diferentes variables del ciclo ORC, como presiones y temperaturas 

de entrada y en base al trabajo de Douglas Jiménez2  se establecieron los 

parámetros óptimos del ciclo; se hizo especial énfasis en el evaporador, para el cual 

se optó por implementar un colector parabólico compuesto (CPC), se realizó su 

diseño geométrico, luego un análisis térmico tomando como referencia el trabajo de 

Aguilar-Jiménez, et al.3 y finalmente se seleccionaron los elementos restantes del 

ciclo. 

 

Se realizó un análisis de costos, y un plano final de la planta. 

  

                                                           
2 JIMÉNEZ DOUGLAS, Leticia. Simulación y optimización de un ciclo rankine orgánico (ORC) de 
pequeña potencia (10 kw). Proyecto de maestria, Zaragoza. Universidad de Zaragoza, 2013. 
3 AGUILAR JIMÉNEZ, J et al. Effect of orientation of a CPC with concentric tube on efficiency. En: 
ELSERVIER [En línea] [Consultado: 12 de marzo del 2019]. Disponible en: Base de datos biblioteca 
UIS. 
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1. OBJETIVOS 

 

 

1.1 OBJETIVO GENERAL  

 

Diseñar y modelar una planta generadora de energía eléctrica de 100 kW a escala 

de laboratorio, implementando el ciclo Rankine orgánico utilizando refrigerante 134a 

como fluido de trabajo.  

 

 

1.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS  

 

 Realizar un análisis de la eficiencia del ciclo, contemplando energía consumida, 

energía producida, análisis de irreversibilidades y todo el proceso termodinámico 

involucrado.  

 Diseñar un colector solar capaz de absorber la radiación solar necesaria para el 

funcionamiento del ciclo.  

 Diseñar y seleccionar cada uno de los elementos del ciclo: bomba, 

intercambiadores de calor, turbina, tuberías.  

 Realizar un análisis de costos del sistema de generación de energía.   

 Determinar las ventajas y desventajas de este sistema con respecto a otros 

sistemas de generación de energía eléctrica que se implementan en la 

actualidad.  

 Realizar un modelamiento por medio del software EES para determinar el punto 

óptimo de operación del ciclo.  
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2. REVISIÓN DE LA LITERATURA 

 

 

2.1 CICLO RANKINE 

 

Cengel y Boles4 proponen que el ciclo Rankine es el ciclo ideal para las centrales 

de vapor. Generalmente el fluido de trabajo es agua, debido a su disponibilidad y 

bajo costo. 

 

La composición detallada del ciclo y el análisis termodinámico y energético de sus 

componentes se detallan en el anexo A. 

 

 

2.2 CICLO RANKINE ORGÁNICO  

 

Macchi5 describe al ciclo Rankine orgánico (ORC) como el ciclo Rankine, pero 

sustituyendo el fluido de trabajo (agua) por un fluido orgánico más volátil, lo que 

permite que el ciclo funcione a temperaturas bajas.  

 

Nowak et al.6, en su estudio de fluidos para un ORC, expresan que se le llama fluido 

orgánico debido a que son compuestos químicos con cadenas de hidrocarburos. Es 

decir, contienen carbono y que un adecuado fluido de trabajo debe tener:  

 Bajo punto de congelación, estabilidad a altas temperaturas.  

                                                           
4 CENGEL, Yunus y BOLES, Michael. Termodinámica. México: McGraw Hill, 2011. 
5 MACCHI, Ennio y ASTOLFI, Marco. Organic Rankine Cycle (ORC) Power Systems. En: 
ELSERVIER [En linea] [Consultado: 22 de marzo del 2018]. Disponible 
en:https://www.elsevier.com/books/organic-rankine-cycle-orc-powersystems/macchi/978-0-08-
100510-1. 2016 
6 NOWAK, W. Y BORSUKIEWICZ-GOZDUR, A. Using the low-temperature Clausius–Rankine cycle 
to cool technical equipment. 2008. En: ELSERVIER [En línea] [Consultado: 13 de marzo del 2018]. 
Disponible en: Base de datos biblioteca UIS. 
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 Baja entalpía de vaporización.  

 Bajo impacto ambiental: que no sea tóxico, corrosivo o inflamable.  

 

Entre los trabajos e investigaciones realizados en este campo se destaca Nguyen 

et al.7,  que desarrollaron un prototipo ORC que producía 1.5 kW de energía con 

una eficiencia térmica de 4.3% basado en energía solar. El sistema usó n-pentano 

como fluido de trabajo.   

 

Pei et al.8, propusieron un sistema ORC que daba solución al problema de cavitación 

en la turbina, ya que el flujo del fluido era mucho más alto que cuando se utiliza 

vapor de agua. Los autores lograron obtener una potencia en el eje de la turbina de 

1 Kw con una eficiencia del ciclo de 6.8% y una diferencia de temperatura de 70°C 

entre la parte fría y caliente.  

 

En 2012, la Universidad de Luisiana en Lafayette en conjunto con CLECO Power 

LLC (CLECO) construyó y puso en marcha una central termo-solar de canal 

parabólico a escala piloto acoplada a un ciclo Rankine orgánico. Esto, con el fin de 

estudiar la viabilidad de producir energía eléctrica a partir de la energía solar, a 

escala comercial en Luisiana. La central tenía una salida de 650 Kw, y se midió una 

eficiencia del colector solar que oscilaba entre 70-80%, y una eficiencia térmica del 

ORC entre el 7 y 8 %.  

 

2.2.1 Fuentes de energía para el ORC. Amat9 expone en su tesis que entre las 

principales aplicaciones del ORC está el aprovechamiento del calor residual y la 

                                                           
7 V.M. Nguyen, P.S. Doherty Y S.B. Riffat. Development of a prototype lowtemperature Rankine cycle 
electricity generation system. En: ELSERVIER [En línea] [Consultado: 12 de marzo del 2018]. 
Disponible en: Base de datos biblioteca UIS. 
8 PEI, Gang et al. Construction and dynamic test of a small-scale organic Rankine cycle. En: 
ELSERVIER [En línea] [Consultado: 20 de marzo del 2018]. Disponible en: Base de datos biblioteca 
UIS. 
9 AMAT, Marta. Desarrollo de un modelo de ciclo orgánico Rankine. Ejemplo de aplicación para 
análisis de fluidos de trabajo de bajo potencial de efecto invernadero. Trabajo de grado para optar al 
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transformación de las fuentes de energía renovable. Entre las fuentes de energía 

renovable resalta la energía solar térmica, la biomasa y la geotérmica.  

 

López10 reconoce que existen 3 fuentes de calor residual:  

 Gases de combustión  

 Flujo de productos  

 Caudales de agua  

 

Los gases producto del proceso de combustión tienen temperaturas elevadas; los 

flujos de productos son líquidos, a veces sólidos o gases a alta presión que ofrecen 

temperaturas moderadas o bajas, y los caudales de agua pueden ser lodos o aguas 

residuales que representan enormes sumideros de energía térmica a baja 

temperatura.  

 

La energía de estos tipos de calor residual se puede recuperar de 3 maneras: 

producción de trabajo mediante expansores directamente accionados, calefacción 

de procesos y dispositivos de expansión directa o sistemas accionados 

térmicamente.  

 

Y la energía térmica solar puede ser:  

 Energía radiante  

 Calor latente de evaporación de la humedad del aire  

 

La energía térmica solar radiante puede ser captada por colectores solares y la 

energía del calor latente de evaporación puede ser recuperada en evaporadores de 

bombas de calor y aprovechada en forma sensible. 

                                                           
título de master en ingeniería industrial. Castellón de la Plana: Escuela superior de tecnología y 
ciencias experimentales. Departamento de ingeniería mecánica y construcción. 2017. 
10 LOPEZ, Carlos. Tecnologías de recuperación y aplicaciones de calor residual de procesos 
industriales. En: revista SINTEX tecnología. Tecnológico pascual bravo. 2004. 
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2.3 COLECTORES SOLARES 

 

De acuerdo a Orosz M y Dickes R.11, los colectores solares por medio de su 

geometría y propiedades ópticas convierten la luz en calor sensible o latente y lo 

transfieren a través de un fluido. La eficiencia de los colectores solares depende en 

gran medida de las condiciones de operación y la radiación solar, se estima que la 

eficiencia varia de 30% a 70%.  

 

Se han desarrollado muchos tipos de colectores, que se pueden clasificar en 

concentradores y no concentradores; los concentradores dirigen la luz a un punto 

especifico, y en los no concentradores, el área de apertura y el área de absorción 

es la misma, estos últimos son utilizados en aplicaciones de baja temperatura.  

 

Colectores sin concentración 

 

 Estanque solar con gradiente de sal: Es una piscina de agua salada que 

recolecta la energía solar, utilizando un perfil vertical de sal; En la parte más baja 

aumenta la temperatura hasta unos 95 °𝐶,  para grandes sistemas de generación 

se requieren piscinas con área mayor a 200000𝑚2 

 Colectores de placa plana: Son placas que contienen tubos en el interior que 

absorben el calor, su diseño consta básicamente de una cubierta, tubos 

absorbedores y un aislante; Funcionan con el principio de efecto invernadero y 

generalmente son estacionarios y deben estar orientados hacia la línea 

ecuatorial. 

 Colectores de tubo evacuado: en su configuración general el fluido pasa a través 

de un tubo colocado en el centro de una envoltura. Este método un poco más 

complejo permite recolectar energía a temperatura constante, se aprovecha la 

                                                           
11 OROSZ M Y DICKES R, Solar termal powered Organic Rankine Cycles.  



21 

radiación directa y difusa y son más eficientes que los colectores de placa plana, 

son adecuados para trabajar con temperaturas hasta 150°𝐶. 

 

Colectores con concentración 

 

Generalmente usan espejos o lentes para focalizar la luz solar y alcanzar 

temperaturas mayores a 150°𝐶, caracterizados por una mayor área de entrada 

comparada con el área de absorción, esta razón se conoce como razón de 

concentración, y entre más grande sea, la eficiencia térmica del colector será mayor. 

La desventaja de este tipo de sistemas está en que la mayoría requieren un sistema 

de seguimiento solar para capturar la mayor radiación posible. 

 Colectores cilindro-parabólicos: Son colectores solares en forma parabólica con 

una superficie reflectora compuesta de materiales muy reflectivos que dirigen los 

rayos solares a un tubo captador el cual transporta un fluido que se calienta a 

medida que cruza por el colector. Lovegrove y Stein12 alcanzaron una 

concentración de 50 y una temperatura por encima de los 400°𝐶. 

 Colectores lineales de Fresnel: Consisten en tiras de espejo que reflejan los 

rayos solares hacia un tubo receptor estacionario; Su eficiencia térmica es menor 

que la de los parabólicos, pero suelen ser más económicos. 

 Colectores parabólicos compuestos: Concentran su energía en un tubo o 

superficie receptora, la superficie reflectora es construida con dos segmentos de 

parábola simétricos, esta geometría permite que toda la radiación que ingrese a 

la apertura del colector y este dentro de su ángulo de aceptación llegue al 

receptor, su geometría se presenta en la figura 1. Estos colectores pueden tener 

seguimiento o ser estacionarios, y se caracterizan por razones de concentración 

bajas, siendo implementados en aplicaciones de mediana temperatura (hasta 

200°𝐶) 

 

                                                           
12 LOVEGROVE, K.  STEIN W. Concentrating Solar Power Technology. Woodhead Publishing. 2012 



22 

Figura 1. Colector parabólico compuesto 

  

Fuente: Modificado de, ACUÑA, Alexis, et al. Metodología para el 

Dimensionamiento y Optimización de un Concentrador Lineal Fresnel. 2013. 

 

 Plato reflector parabólico: Geométricamente es media parábola revolucionada 

360° sobre su eje normal, donde la energía se concentra en el foco de la 

parábola; Se requiere un sistema de seguimiento en dos ejes para que absorba 

radiación la mayor parte del día, se caracterizan por razones de concentración 

entre 500 y 3000, permitiendo alcanzar temperaturas por encima de 450°𝐶. 

 Torre central solar: Consta de un campo de espejos independientes (heliostatos) 

que dirigen los rayos solares a un punto común ubicado en la parte superior de 

una torre. Se alcanza una razón de concentración mayor a 2000, son 

implementados en aplicaciones de alta temperatura y en plantas de energía a 

gran escala. 
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3. METODOLOGIA DE DESARROLLO DEL PROYECTO 

 

 

En la Figura 2 se presenta el esquema general del proceso de diseño de la planta 

ORC. Se observa que es un proceso iterativo por lo que el modelado en el software 

EES fue fundamental en todo el diseño, inicialmente se modeló el ciclo Rankine 

orgánico y a partir de ahí se estudió cada uno de sus componentes para finalizar 

con el diseño y selección de todos los elementos, luego se realizó un análisis de 

costos para determinar ventajas y desventajas de la planta. 

 

Figura 2. Proceso de diseño planta ORC  

 

 

De acuerdo a los objetivos establecidos para el diseño de la planta térmica con ciclo 

Rankine orgánico se siguió la siguiente metodología: 
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 3.1 MODELAMIENTO Y ANÁLISIS TERMODINÁMICO DEL CICLO RANKINE 

ORGÁNICO 

 

El modelamiento está estrechamente relacionado con el diseño y selección de cada 

uno de los componentes los cuales se observan en la figura 3. 

 

Figura 3. Elementos de un ciclo Rankine orgánico.  

 

 

A continuación, se presentan los pasos que se siguieron:  

 

1. Modelamiento de un ciclo Rankine simple con refrigerante R134a como fluido de 

trabajo, en el anexo K se anexa la ficha técnica de la empresa GASERVEI con 

toda la información de este refrigerante; Una vez analizado y estudiado el ciclo 

basado en la metodología propuesta por Cengel y Boles (2011), se realizó su 

modelado mediante EES, contemplando y determinando su eficiencia, análisis 

energético e irreversibilidades, para establecer el rango de temperatura optimo 

en el cual se maximizó su eficiencia (7.6%) , se puede observar en el anexo H. 

 

2. Luego se diseñó el colector solar siguiendo la metodología aplicada por 

Echevarría López13; Esto involucra desde la geometría, selección de materiales, 

                                                           
13 ECHEVARRÍA LÓPEZ, César Antonio. Diseño de un colector cilindro parabólico compuesto con 
aplicación para el calentamiento de agua. Proyecto de grado. Piura. Universidad de Piura. 2011 
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estudio de la radiación solar en la ciudad de Bucaramanga, análisis energético, 

entre otros.   

 

3. Se implementaron modificaciones al ciclo con el fin de aumentar su eficiencia, 

para ello se adaptaron diferentes mejoras comparando sus costos, eficiencias y 

manejo para obtener la opción más óptima.  

 

4. Se seleccionaron los elementos del ciclo tales como bomba, condensador, 

turbina, intercambiador de calor, tuberías, de modo que cumplan el 

requerimiento de producir 100 kW de potencia  

 

5. Se determinaron los flujos de refrigerante y agua para el óptimo funcionamiento 

del ciclo con ayuda del software EES.   

 

Los resultados del modelado del ciclo, se ven afectados por las condiciones 

geométricas de la instalación, mientras el fluido recorre las tuberías se presenta 

perdida de presión y generación de calor por efecto de la fricción, para determinar 

las caídas de presión se aplicó la metodología propuesta por Soriano Javier14 el cual 

aplica la ecuación de Darcy-Weisbach: 

 

ℎ𝑓 = 𝑓 ∗
𝑙

𝐷
∗
𝑉2

2 ∗ 𝑔
                                 (3.1) 

 

Donde se observan que las perdidas por fricción dependen de la longitud l, el 

diámetro D, la velocidad del fluido V, la gravedad g y un factor de fricción de Darcy. 

 

También se puede relacionar esta ecuación con el caudal, siendo: 

 

                                                           
14 SORIANO OLIVARES, Javier. Cálculo de pérdidas de carga en una tubería. [en línea] 
[consultado:13 marzo de 2019]. Disponible en: https://upvx.es/ 
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ℎ𝑓 =
8 ∗ 𝑓 ∗ 𝑙

𝜋2 ∗ 𝑔 ∗ 𝐷5
∗ 𝑄2                           (3.2) 

 

El factor de fricción depende de: 

𝜐 la velocidad del fluido 

𝜀 la rugosidad del tubo 

𝜇 la viscosidad del fluido  

𝜌 la densidad  

𝐷 el diámetro de la tubería 

 

Luego de establecer el número de Reynolds  

 

𝑅𝑒 =
𝜌 ∗ 𝜐 ∗ 𝐷

𝜇
                            (3.3) 

 

Soriano Javier plantea algunos métodos para encontrar el valor de f; se puede 

establecer el factor de fricción de manera iterativa con la ecuación de Colebrook-

White: 

 

1

√𝑓
= −2 ∗ log10 (

𝜀

3.7 ∗ 𝐷
+

2.51

𝑅𝑒 ∗ √𝑓
)                          (3.4) 

 

O usar la ecuación simplificada de Swamme-Jain: 

 

𝑓 = 0.25 ∗ (log10 (
𝜀

3.7 ∗ 𝐷
+
5.74

𝑅𝑒0.9
))
−2

                            (3.5) 

 

Valida en los rangos: 

10−6 ≤ 𝜀𝑟 ≤ 10
−2 

5 ∗ 103 < 𝑅𝑒 < 108  
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La rugosidad relativa es: 

 

𝜀𝑟 = 𝜀/𝐷 

 

O se puede verificar el factor de fricción en el diagrama de Moody en el Anexo B. 

 

Además, también se presentan perdidas en los accesorios, llamadas perdidas 

singulares, para su cálculo se opta por el método de la longitud equivalente, que 

son datos tabulados donde cada accesorio representa unas pérdidas de presión 

manifestadas en una longitud, se puede verificar en el anexo G. 

 

 

3.2 METODOLOGIA PARA EL DISEÑO DEL COLECTOR SOLAR 

 

Como se estableció anteriormente se diseña un colector solar parabólico 

compuesto, Echeverría López (2011) propone primero el diseño geométrico; en este 

caso se utilizan las ecuaciones propuestas por Aguilar-Jiménez et al. (2017), las 

cuales definen el perfil del colector en coordenadas cartesianas. 

 

El perfil seleccionado debido al tipo de receptor el cual es un tubo circular se 

presenta en la figura 4. 

 

Para el perfil de la involuta se tiene: 

 

ρ(θ) = r ⋅ θ                             (3.5)                          

 

Donde |𝜃| ≤ 𝜃𝑎 +
𝜋

2
 

 

Y para la sección parabólica: 
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ρ(θ) = r ⋅ [
θ + θa +

π
2 − cos

(θ − θa)

1 + sen(θ − θa)
]                        (3.6) 

 

Donde  θa +
π

2
≤ θ ≤

3π

2
− θa 

 

Figura 4. Perfil del colector parabólico compuesto. 

 

 

En coordenadas cartesianas: 

 

x = r ⋅ senθ − ρ ⋅ cos θ                       (3.7) 

𝑦 = −𝑟 ⋅ cos 𝜃 − 𝜌 sin 𝜃                     (3.8) 

 

Una vez establecida la geometría del colector se realiza el truncamiento de la 

sección parabólica, como lo describe Paredes Miranda15, al truncar la parábola de 

una altura h a h/2 no afecta significativamente la eficiencia del colector y si hay un 

ahorro en el área del reflector, con la geometría final se establece el área de la 

cubierta: 

                                                           
15 PAREDES MIRANDA, Raul y PAZMIÑO BARRENO,Marco. Diseño y construcción de un colector 
parabolico compuesto de tubos evacuados para aplicaciones de temperaturas intermedias. Tesis de 
grado. Guayaquil. Escuela superior politécnica del litoral. 1998 
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Ac = L ⋅ W                         (3.9) 

 

El área del absorbedor tubular: 

 

Aa = 2π ⋅ r ⋅ L                               (3.10) 

 

Y el área del reflector: 

 

Ar =
L

2
(√4h′2 +w2 +

w2

2h′
⋅ in (

2h′ +√4h′2 +w2

w
))               (3.11) 

 

Donde h” es la altura truncada 

 

ℎ′ =
𝑤 + 𝐷0 ⋅ [sin (

𝜋
2 + 𝜃) − (

𝜋
2 + 𝜃) cos (

𝜋
2 + 𝜃)]

2 tan 𝜃
                                 (3.12) 

 

Luego del diseño geométrico se realiza el análisis térmico del colector solar. 

 

Siguiendo el planteamiento de Acuña, et. al.16 para el análisis térmico se establecen 

y calculan los coeficientes de calor presentes en el modelo, todo se sintetiza en el 

diagrama de resistencias de la figura 5. 

 

Se tienen las siguientes suposiciones: 

 se asumen condiciones en estado estacionario 

 se desprecian pérdidas por conducción entre reflector y su estructura base 

 se considera flujo unidimensional 

                                                           
16 ACUÑA, A. et al. Modeling, Construction, and Experimentation of a Compound Parabolic 
Concentrator with a Concentric Tube as the Absorber. Disponible en: ASCE. [En línea] [Consultado: 
1 de marzo del 2019]. Disponible en: Base de datos biblioteca UIS. 
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 se desprecia la radiación absorbida por la cubierta 

 

Figura 5. Diagrama de resistencias termicas del colector CPC. 

 

 

Al ingresar al colector solar, algunos rayos solares inciden directamente sobre la 

superficie receptora y otros realizan una serie de reflexiones, la eficiencia óptica se 

establece como: 

 

ηop = τc ⋅ ρr
n ∗ αa ⋅ p                                 (3.13) 

 

Donde: 

τc=transmitancia de la cubierta 

ρr=reflectancia del reflector 

αa=absortancia del absorbedor  

 

P es el factor de pérdidas debido al espacio que queda entre el tubo absorbedor y 

la superficie reflectora y se calcula como: 

 

p = 1 −
g

2πr0
                                   (3.14) 

 

donde g es la distancia que los separa. 
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n es el número promedio de reflexiones, en la figura 5, se presenta la gráfica 

obtenida por Duffie and Beckam17 para encontrar el número promedio de 

reflexiones, en ella se observa que para determinada concentración existe un 

número promedio de reflexiones de los rayos solares en las paredes del colector 

antes de llegar al tubo absorbedor. 

 

Se observa que n también puede ser calculado usando la razón de concentración c 

 

η = 1 −
1

c
                                 (3.15) 

 

donde c es la relación entre el área de apertura y el área del absorbedor: 

 

 C =
Ac

Aa
                                   (3.16) 

 

Figura 6. Número promedio de reflexiones para diferentes ángulos de 

aceptación del CPC. 

 

Fuente: modificado de J.A. DUFFIE, W & A. Beckman, Solar Engineering of Thermal 

Processes, 4 ed., Wiley, 2013. 

                                                           
17 J.A. DUFFIE, W & A. Beckman, Solar Engineering of Thermal Processes, 4 Ed.,Wiley, 2013. 
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Ahora es necesario conocer el coeficiente global de transferencia de calor: 

 

uL =

(

 
 
 
 
 

1

hc−amb
+

1
ha−c

⋅ (
1

hr−amb
+

1

hrad,r−c +
1
h𝑎−𝑟

)

1
ha−c

+
1

hr−amb
+

1

hrad,r−c +
1
ha−r

)

 
 
 
 
 

−1

                           (3.17) 

 

Cada uno de los coeficientes de transferencia de calor se calculan como: 

 

El coeficiente total de transferencia de calor entre la cubierta y el ambiente es: 

 

hc−amb = ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑐−𝑎𝑚𝑏 + ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑐−𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜                                (3.18) 

 

El coeficiente de convección entre la cubierta y el ambiente de acuerdo a Duffie and 

Beckam es: 

 

ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑐−𝑎𝑚𝑏 =
𝐴𝐶
𝐴𝑎
∗ (5.7 + 3.8𝑉)                             (3.19) 

 

Donde v es la velocidad del viento 

 

El coeficiente de radiación entre la cubierta y el cielo propuesto por Hsieh18 es: 

 

ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑐−𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜 = 𝜀𝐶 ⋅ 𝜎 ⋅ (𝑇𝑐
2 + 𝑇𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜

2 ) ⋅ (𝑇𝑐 + 𝑇𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜) ⋅ (
𝐴𝑐
𝐴𝑎
)                          (3.20) 

                                                           
18 C.K. Hsieh. Thermal analysis of CPC collectors. Sol. Energy 27 (1981) [en línea] [consultado:8 
marzo de 2019]. Disponible en:  https://doi.org/10.1016/0038-092X(81)90016-5. 
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Para establecer la temperatura de cielo de acuerdo al estudio de ZHANG, Kun, 

McDOWELL, Timothy y KUMMERT, Michael 19. es: 

 

𝑇𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜 = 𝜀𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜
0,25 ∗ 𝑇𝑑𝑏                     (3.21) 

 

Implementando la ecuación propuesta por Clark-Allen20 la emisividad del cielo se 

puede hallar: 

 

𝜀𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜 = 0,787 + 0,7641 ∗ ln (
𝑇𝑑𝑝

273
)                                      (3.22)  

 

Esta ecuación relaciona directamente la emisividad con la temperatura de punto de 

roció del lugar.  

 

El coeficiente de transferencia de calor entre el absorbedor y la cubierta es: 

 

ha−c = ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑎−𝑐 + ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑎−𝑐                                             (3.23) 

 

Donde el coeficiente de convección ente el absorbedor y la cubierta descrito también 

por Hsieh es: 

 

ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑎−𝑐 = (3.25 + 0.0085) ∗
𝑇𝑎 + 𝑇𝑐
4 ∗ 𝑟𝑜

                                 (3.24) 

 

El coeficiente de radiación entre el absorbedor y la cubierta es: 

                                                           
19 ZHANG, Kun, McDOWELL, Timothy y KUMMERT, Michael. Sky Temperature Estimation and 
Measurement for Longwave Radiation Calculation. Trabajo de investigación. Proceedings of the 15th 
IBPSA Conference 
San Francisco, CA, USA, Aug. 7-9, 2017 
20Clark, G. & Allen, C. The Estimation of Atmospheric Radiation for Clear and Cloudy Skies. 
Disponible en: Proceedings of the 2nd National Passive Solar Conference.1978 pp. 675–678.  



34 

ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑎−𝑐 =
𝜎 ∗ (𝑇𝑎

2 + 𝑇𝑐
2) ∗ (𝑇𝑎 + 𝑇𝑐)

1
𝜀𝑐
+ (

1
𝜀𝑎
− 1) ∗ (

𝐴𝑐
𝐴𝑎
)
                                      (3.25) 

 

El coeficiente de transferencia de calor entre el reflector y el ambiente es 

 

hr−amb = ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑟−𝑎 + ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑟−𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜                                  (3.26) 

 

El coeficiente de convección ente el reflector y el ambiente se establece: 

 

ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑟−𝑎 =
𝐴𝑟
𝐴𝑎
∗ (5.7 + 3.8𝑉)                     (3.27) 

 

El coeficiente de radiación entre el reflector y el cielo es: 

 

ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑟−𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜 = 𝜀𝐶 ⋅ 𝜎 ⋅ (𝑇𝑟
2 + 𝑇𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜

2 ) ⋅ (𝑇𝑟 + 𝑇𝑐𝑖𝑒𝑙𝑜) ⋅ (
𝐴𝑟
𝐴𝑎
)                          (3.28) 

 

El coeficiente de radiación entre el reflector y la cubierta es: 

 

hrad,r−c =
𝜎 ∗ (𝑇𝑐

2 + 𝑇𝑟
2) ∗ (𝑇𝑐 + 𝑇𝑟)

1 − 𝜀𝑐
𝜀𝑐

+
1
𝐹𝑐−𝑟

+ (
1 − 𝜀𝑟
𝜀𝑟

) ∗ (
𝐴𝑐
𝐴𝑟
)
∗ (
𝐴𝑟
𝐴𝑎
)                       (3.29) 

 

Donde 𝐹𝑐−𝑟 es  

 

𝐹𝑐−𝑟 =
1

2
∗ (
𝐴𝑟
𝐴𝑐
−
(1 − 𝑠𝑒𝑛𝜃𝑎

2
) ∗ (1 + 2 ∗ 𝑠𝑒𝑛𝜃𝑎

2
)

𝑠𝑒𝑛𝜃𝑎
2

)                         (3.30) 

 

El coeficiente de transferencia de calor entre el absorbedor y el reflector es  
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ℎ𝑎−𝑟 = ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑎−𝑟 + ℎ𝑟𝑎𝑑,𝑎−𝑟                       (3.31) 

 

El coeficiente de convección entre el absorbedor y el reflector es: 

 

ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣,𝑎−𝑟 = 3.25 + 0.0085 ∗
𝑇𝑎 − 𝑇𝑟
4 ∗ 𝑟𝑜

                                (3.32) 

 

El coeficiente de radiación entre el absorbedor y el receptor se calcula como: 

 

hrad,a−r =
𝜎 ∗ (𝑇𝑎

2 + 𝑇𝑟
2) ∗ (𝑇𝑎 + 𝑇𝑟)

1 − 𝜀𝑟
𝜀𝑟

+
1
𝐹𝑎−𝑟

+ (
1 − 𝜀𝑎
𝜀𝑎

) ∗ (
𝐴𝑟
𝐴𝑎
)
                      (3.33) 

 

Donde 𝐹𝑎−𝑟 es: 

 

𝐹𝑎−𝑟 =
𝐴_𝑟

2 ∗ 𝐴_𝑎
∗ (1 −

𝐴𝑐
𝐴𝑟
−
(1 − 𝑠𝑒𝑛𝜃𝑎

2
) ∗ (1 + 2 ∗ 𝑠𝑒𝑛𝜃𝑎

2
)

𝑠𝑒𝑛𝜃𝑎
2

)                      (3.34) 

 

Además, se requiere el coeficiente de transferencia de calor global dentro del fluido, 

en su trabaja Hsieh lo propone para un absorbedor tubular como: 

 

𝑈𝐿𝑎 = (
𝑟𝑜

ℎ𝑖 ∗ 𝑟𝑖
+
𝑟𝑜
𝑘
∗ ln (

𝑟𝑜
𝑟𝑖
))
2

                                (3.35)  

 

De acuerdo a las condiciones del fluido interno, si es laminar o turbulento, Cengel y 

Boles establece: 

 

Para flujo completamente desarrollado en un tubo circular con temperatura 

superficial constante  
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ℎ𝑖 = 3.66 ∗
𝑘

𝑑
                               (3.36) 

 

Si el flujo es turbulento  

 

ℎ𝑖 = 0.023 ∗ 𝑅𝑒
0.8 ∗ 𝑃𝑟𝑛0.4 ∗

𝑘

𝑑
                                 (3.37) 

 

Ahora se calcula el factor de remoción de calor  

 

𝐹𝑅 =

1
𝑈𝐿

1
𝑈𝐿
+
1
𝑈𝐿𝑎

                                       (3.38) 

 

También es necesario conocer la radiación solar absorbida, la cual se establece 

como: 

 

𝑠 = (𝐺𝑏 + 𝐺𝑑) ∗ 𝜂𝑜𝑝                                       (3.39) 

 

Donde Gb y Gd son las componentes directa y difusa de la radiación solar. 

 

Ahora se establece la temperatura de salida del fluido: 

 

𝑇𝑓𝑜𝑢𝑡
= ((𝑇𝑖 + 𝑇𝑎𝑚𝑏) − (

𝐴𝑐

𝐴𝑎
∗
𝑆

𝑈𝐿
)) ∗ exp (−

𝑃∗𝑈𝐿

𝑚∗𝑐𝑝
∗ 𝐹𝑅 ∗ 𝐿) + (

𝐴𝑐

𝐴𝑎
∗
𝑆

𝑈𝐿
) + 𝑇𝑎𝑚𝑏 (3.40) 

 

Y los valores correspondientes de calor; para el calor útil generado en el absorbedor 

se tiene: 

 

𝑄𝑢𝑎 = 𝑆 ∗ 𝐴𝑐 − 𝐴𝑎 ∗ 𝑈𝐿 ∗ (𝑇𝑎 − 𝑇𝑎𝑚𝑏)                 (3.41) 
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Para el calor útil en el fluido se tiene: 

 

𝑄𝑢𝑓 = 𝑈𝐿𝑎 ∗ (𝑇𝑎 − 𝑇𝑓)                                    (3.42) 

 

Entonces la eficiencia térmica instantánea del colector solar es: 

 

𝜂 =
𝑄𝑢𝑓
𝐴𝐶 ∗ 𝐺

                             (3.43) 

 

Después de realizado el diseño del colector solar, con las condiciones establecidas 

en análisis del ciclo ORC, se seleccionan los quipos necesarios. El código del 

procedimiento anterior se encuentra en el anexo I. 

 

 

3.3 EVAPORADOR Y CONDENSADOR 

 

Los intercambiadores de calor son de tipo tubo y coraza, se realizó un análisis por 

el método de la diferencia media logarítmica de temperatura, la variación de la 

temperatura del fluido caliente y frio se muestran en la figura 7, donde se evidencia 

como a la salida del intercambiador la temperatura del fluido caliente tiende a la 

temperatura de entrada del fluido frio, el mayor o menor acercamiento depende del 

tiempo que los fluidos estén en el intercambiador y su área de transferencia;  y la 

LMTD se obtiene como sigue: 

 

𝛥𝑇𝑀𝐿 =
𝛥𝑇1 − 𝛥𝑇2

ln (
𝛥𝑇1
𝛥𝑇2

)
                                (3.44) 

 

donde: 
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𝛥𝑇1 = 𝑇𝐻𝐼 − 𝑇𝐶𝑂                        (3.45) 

 

𝛥𝑇2 = 𝑇𝐻𝑂 − 𝑇𝐶𝐼                         (3.46) 

 

Figura 7. Evolución de las temperaturas de los fluidos a lo largo del 

intercambiador 

 

 

y el calor se establece como: 

 

𝑄̇ = 𝑚𝑐̇ ∗ 𝑐𝑝𝑐 ∗ (𝑇𝐶𝑂 − 𝑇𝐶𝐼)                           (3.47) 

 

𝑄̇ = 𝑚𝐻̇ ∗ 𝑐𝑝ℎ ∗ (𝑇𝐻𝐼 − 𝑇𝐻𝑂)                         (3.48) 

 

en fluidos con cambio de fase 

 

𝑄̇ = 𝑚 ∗ ℎ𝑓𝑔̇                                      (3.49) 
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Hay un factor de corrección F para los intercambiadores de calor que depende de 

la configuración geométrica, pero para evaporadores y condensadores f=1 (Cengel 

& Boles). 

 

El área de transferencia de calor necesaria se calcula como: 

 

𝐴𝑆 =
𝑄̇

𝑈 ⋅ 𝛥𝑇𝑀𝐿
                                   (3.50) 

 

El procedimiento completo para el cálculo del coeficiente de calor de los 

intercambiadores de calor se detalla en el anexo C. 

 

 

3.3 ANÁLISIS DE COSTOS  

 

Se realiza un análisis de costos que contemple costos de:  

1. Materiales  

2. Manufactura  

3. Estudios y análisis  

4. Otros  

 

Con el costo de la planta, se realiza un análisis económico para establecer la 

viabilidad de la inversión.  

 

Para estimar el costo de los elementos de la planta se usan las correlaciones 

implementadas por Arrieta Garrido21. 

 

                                                           
21 ARRIETA GARIDO, Jesús David. Optimización de un ciclo orgánico de Rankine (ORC) usando 
recursos geotermales de baja entalpia.  Proyecto de grado. Bucaramanga. Universidad Industrial de 
Santander. 2012 
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Para los intercambiadores de calor: 

 

𝐶𝐼𝐶($) = 30800 + 750𝐴
0.81                                   (3.51) 

 

El costo está en dólares, donde A es el área requerida; Esta relación es para 

intercambiadores de acero al carbón. 

 

Para las bombas:  

 

Asumiendo bombas centrifugas se tiene: 

 

𝐶𝐵($) = 3300 + 48 ∗ 𝑄
1.2                          (3.52) 

 

Donde 0.2 < 𝑄 < 500 [
𝑙

𝑠
] 

 

El costo está en dólares y Q es el flujo volumétrico de las bombas. 

 

Para la turbina: 

 

El costo en función de la potencia generada kW, es 

 

𝐶𝑇($) = (0,9743 ∗ 𝑘𝑤
0,81) ∗ 103                         (3.53) 

 

Donde 14,92 < 𝑘𝑤 < 3730 

 

Estas correlaciones se ajustan al 2019 con la siguiente ecuación: 

 

𝐶 = 𝐶𝑎 ∗ (
𝐼

𝐼𝑎
)                                (3.54) 
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El costo total es: 

 

𝐶𝑇𝑂𝑇𝐴𝐿 = 𝐶𝐸 + 𝐶𝐶 + 𝐶𝐶𝑂𝐿 + 𝐶𝐵𝑂𝑅𝐶 + 𝐶𝐵𝐸 + 𝐶𝐵𝐶𝑃𝐶 + 𝐶𝐵𝐶 + 𝐶𝑇                     (3.55) 

 

 

3.4 CARACTERÍSTICAS DEL PRODUCTO  

 

Se realizó un análisis comparativo de la planta con otras plantas generadoras de 

energía donde se contempló:  

1. Costo;  

2. Eficiencia térmica;  

3. Impacto medioambiental; 

4. Instalación y mantenimiento;  

5. Operación. 

 

El proyecto concluye con el plano final de la planta térmica, especificando los 

requerimientos de cada componente del ciclo. 
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4. ANÁLISIS E INTERPRETACIÓN DE RESULTADOS 

 

 

4.1 DISEÑO DEL CICLO RANKINE ORGÁNICO (ORC) 

 

En la figura 8 se observa el esquema del ciclo Rankine donde los subíndices 1,2,3 

y 4 indican el punto del análisis para el diseño, se puede apreciar el comportamiento 

típico del fluido en el diagrama T-S, donde interesa que el trabajo realizado en la 

turbina sea el máximo posible. 

 

Figura 8. Ciclo Rankine orgánico ideal. 

 

 

Se inicia con las siguientes suposiciones: 

 

Para el estado 1, el fluido entra a la bomba como: 

 Liquido saturado, debido a que para el correcto funcionamiento de la bomba no 

debe ingresar vapor 

 A temperatura de 30°C, teniendo en cuenta que la temperatura ambiental de 

Bucaramanga en promedio es de 26 °C 
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Para el estado 2, se realizó un análisis de la presión óptima a la salida de la bomba, 

se evaluaron diferentes presiones y su efecto en la eficiencia del ciclo, la tabla 

completa se puede ver en el anexo D. 

 

Se concluyó que la presión óptima a la salida de la bomba debe ser 3.55 veces la 

presión a la entrada. En este punto matemáticamente el ciclo tiene su eficiencia 

máxima. Este resultado concuerda con los resultados del trabajo de Valle, Lopez & 

Pacheco (2016) donde presenta que la relación optima de presión es 3. 

 

En la caldera o evaporador se analiza el comportamiento del ciclo a diferentes 

temperaturas de salida, los resultados se observan en el anexo E. 

 

Se concluye que la mínima temperatura a la salida de la caldera debe ser de 84°C 

para que no se presenten gotas de líquido a la entrada de la turbina y a medida que 

la temperatura T3 aumenta, también lo hace la eficiencia del ciclo; teniendo en 

cuenta estos parámetros se establece una temperatura a la salida de la caldera de 

90 °C, además con el fin de que el fluido de trabajo del evaporador sea agua, esto 

conlleva a que su temperatura no debe llegar a los 100 °C para impedir el cambio 

de fase. 

 

En la figura 9 se observa la variación de la eficiencia del ciclo con respecto a la 

temperatura de salida del evaporador, hay una notable diferencia en la eficiencia 

para los cálculos asumiendo un ciclo ideal, y un ciclo real, para un ciclo real la 

eficiencia baja debido a las irreversibilidades en elementos como la bomba y la 

turbina. 
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Figura 9. Variación de la eficiencia del ciclo ORC con respecto a T3. 

 

 

Para el estado 4 

 

 La presión a la salida de la turbina es igual a la presión a la entrada de la bomba. 

 

Con estos parámetros iniciales el ciclo Rankine simple (ideal) se presenta en la tabla 

1. Donde se destaca una eficiencia del 12% por encima de los ciclos típicos en los 

cuales la eficiencia oscila entre 5% y 8% Douglas Leticia (2013). Esto se debe a que 

en los cálculos se asume una eficiencia de bomba y turbina del 100%, que en la 

práctica no es real. 

 

Tabla 1. Resultados ciclo rankine organico simple 

Resultados ORC simple 

Fluido de trabajo R134a 

Temperatura entrada de la bomba (°C) 30 

Presión a la entrada de la bomba  (Kpa) 770,6 

Calidad a la entrada de la bomba 0 

Temperatura entrada del evaporador (°C) 31,16 

Presión a la entrada del evaporador (Kpa) 2736 

Temperatura a la entrada de la turbina (°C) 90 

Presión a la entrada de la turbina (Kpa) 2736 

Temperatura a la entrada del condensador (°C) 32,74 
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Presión a la entrada del condensador (Kpa) 770,6 

Energía 

Trabajo de bomba (KJ/Kg) 1,66 

Trabajo de la turbina(KJ/Kg) 25,74 

Trabajo neto (KJ/Kg) 24,08 

Flujo másico (kg/s) 4,152 

Eficiencia del ciclo (%) 12,04 

 

En este análisis se suponen eficiencias de la bomba y turbina del 100%; en un ciclo 

real se generan pérdidas, no toda la energía se transforma en trabajo útil, estas 

pérdidas están representadas en la eficiencia, para el modelado del ciclo real se 

establece como parámetro la eficiencia de la bomba y de la turbina siguiendo los 

resultados experimentales de Pérez, B. et al22 mostrados en la figura 10.  

 

Figura 10. Datos experimentales promedio para un ciclo Rankine de 160 kW. 

  

Fuente: PEREZ, Bernardo et al. Modelado del ciclo Rankine orgánico (ORC) a partir 

de datos experimentales. Trabajo de investigación. 

 

                                                           
22 PÉREZ, Bernardo et al. Modelado del ciclo Rankine orgánico (ORC) a partir de datos 
experimentales. Trabajo de investigación. Disponible en: ResearchGate . [En línea] [Consultado: 12 
de abril del 2019]. Disponible en: 
https://www.researchgate.net/publication/280735550_Modelado_del_Ciclo_Rankine_Organico_OR
C_a_partir_de_datos_experimentales 
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 Eficiencia de la bomba: 45%, 

 Eficiencia de la turbina: en base a los estudios empíricos realizados por Spencer 

Cotton y Canon23 y con los datos de la figura anterior para turbinas de baja 

presión se asume un rendimiento del 65 % 

 

Una vez establecidos los parámetros de una planta real, el ciclo Rankine real queda 

establecido en la tabla 2. Se evidencia la disminución en la eficiencia del ciclo, por 

lo que estudios e investigaciones que permitan optimizar las turbinas serán 

fundamentales en el mejor aprovechamiento de la energía. 

 

Tabla 2. Ciclo rankine organico real 

Resultados ORC real 

Fluido de trabajo R134a 

Temperatura entrada de la bomba (°C) 30 

Presión a la entrada de la bomba  (Kpa) 770,6 

Calidad a la entrada de la bomba 0 

Temperatura entrada del evaporador (°C) 31,93 

Presión a la entrada del evaporador (Kpa) 2736 

Temperatura a la entrada de la turbina (°C) 90 

Presión a la entrada de la turbina (Kpa) 2736 

Temperatura a la entrada del condensador (°C) 40,19 

Presión a la entrada del condensador (Kpa) 770,6 

Energía 

Trabajo de bomba (KJ/Kg) 2,758 

Trabajo de la turbina (kJ/kg) 18,02 

Trabajo neto (kJ/kg) 15,02 

Flujo masico (kg/s) 6,554 

Eficiencia del ciclo (%) 7,626 

 

Efectos de la variación de diferentes variables con la eficiencia del ciclo 

Variación de la presión a entrada de la turbina 

                                                           
23 SPENCER RC, COTTON KC, CANNON CN. A Method for Predicting the Performance of Steam 
Turbine-Generators: 16,500 kw and Larger. ASME. J. Eng. Power. 1963;85(4):249-298. 
doi:10.1115/1.3677341. 
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En la figura 11 se muestra el rendimiento del ciclo en función de la presión de 

entrada a la turbina, o salida de la bomba, esta es una variable que se establece 

como parámetro de entrada, se puede aumentar o disminuir simplemente usando 

una bomba adecuada; Como se observó anteriormente para el ciclo hay una presión 

óptima de operación, si se aumenta esta presión la eficiencia empieza a disminuir, 

esto concuerda con la literatura, donde varios autores han afirmado que el punto 

óptimo para establecer la presión a la entrada de la turbina debe ser 3 veces la 

presión de salida. 

 

Figura 11. Variación de la eficiencia del ciclo en función de la presión de salida 

de la bomba. 

 

 

Temperatura de entrada a la bomba 

 

Otra variable que se puede manipular es la temperatura a la entrada de la bomba, 

en la figura 12, se observa el comportamiento de la eficiencia del ciclo con la 

variación de esta temperatura. 

 

A medida que la temperatura disminuye la eficiencia del ciclo aumenta, esta es una 

variable que se establece a la entrada del diseño, por condiciones ambientales la 

temperatura de partida fue 30°C, con el fin de que al evaporador no tenga que entrar 
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un fluido de menos temperatura a la ambiental para el intercambio de calor, y con 

ello un gasto extra de energía. 

 

Figura 12. Variación de la eficiencia del ciclo en función de la temperatura T1. 

 

 

A continuación, se diseña y selecciona cada uno de los componentes del ciclo, en 

este trabajo se hace énfasis en la caldera o evaporador, el cual a partir de la 

investigación previa se decide que será un colector solar parabólico compuesto 

(CPC).  

 

 

4.2 DISEÑO DEL COLECTOR SOLAR  

 

El diseño del colector solar inicia con los requerimientos establecidos en el diseño 

del ORC, los cuales son la temperatura de entrada y salida del refrigerante. 

 Temperatura de entrada del fluido 31.93 °C 

 Temperatura de salida del fluido 90 °C 

 

Por lo tanto, la temperatura del fluido en el colector solar debe ser mayor a 90°C 

contemplando las pérdidas y eficiencia del intercambiador o evaporador. Como el 
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fluido que pasa por el colector es agua, se utiliza la presión a favor permitiendo un 

aumento de temperatura a más de 100°C sin que se genere vapor, inicialmente se 

define la geometría que se observa en la figura 13. El colector solar consta de 3 

partes, la cubierta, la superficie reflectora, y la zona absorbedora. 

 

Figura 13. Partes del colector CPC. 

 

 

La cubierta sirve para reducir las pérdidas de energía por convección en el tubo 

absorbedor y generar el efecto invernadero dentro del colector para mejorar su 

eficiencia, su principal característica debe ser alta transmitancia; Se opta por el 

diseño con una cubierta en base al trabajo de Davalos P. Y Curicama F24 el cual 

muestra las ventajas de la cubierta en la tabla 3, se evidencia un notable aumento 

de temperatura con una sola cubierta, lo que es suficiente para este trabajo que 

requiere una moderada temperatura (110°C), se debe tener en cuenta además que 

la distancia entre el absorbedor y la cubierta debe ser entre 2 y 4 cm (Echavarría 

López) para que no se generen corrientes de aire dentro del colector solar.  

 

 

                                                           
24 DAVALOS SAA, Paul Marcelo y CURICAMA PINARGOTE, Francisco Javier. Diseño y 
Construcción de un sistema de aprovechamiento del agua de una piscina con capacidad de 60 m3, 
con colectores solares planos para la Quinta Carmen. Trabajo de grado. Sangolqui. Escuela 
politécnica del ejército. 2008. 
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Tabla 3. incremento de la temperatura del fluido según el número de cubiertas. 

Cantidad de 

cubiertas 

∆T(°C) 

0 5 

1 35 

2 55 

3 80 

Fuente: PAREDES MIRANDA, Raúl y PAZMIÑO BARRENO, Marco. Diseño y 

construcción de un colector parabólico compuesto de tubos evacuados para 

aplicaciones de temperaturas intermedias. Tesis de grado. Guayaquil. Escuela 

superior politécnica del litoral. 1998 

 

Las características del material para la cubierta se muestran en la tabla 4, se tomó 

como referencia el material utilizado por Aguilar Jiménez, et al. (2018), y se verificó 

con el fabricante AEON. El área que se muestra en la tabla es el área asumiendo 

que la cubierta está en la superficie, pero como se mencionó anteriormente la 

cubierta se sitúa a 4 cm del tubo absorbedor, por lo que el área necesaria será 

menor. 

 

Tabla 4. Propiedades de la cubierta 

Propiedades físicas de la cubierta 

Tipo de material vidrio 

Espesor 5 mm 

Área 4,822 m2 

Propiedades ópticas de la cubierta 

transmitancia 0,91 

emitancia  0,9 

 

La segunda parte del colector solar es la zona reflectora, el material seleccionado 

debe tener muy buena reflectancia, para dirigir los rayos solares al tubo absorbedor; 
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En la tabla 5, Echazu R. Cadena C. y Sarabia L.25 recopilan los materiales con 

mayor reflectancia, se observa como el aluminio y el espejo de vidrio son opciones 

válidas y muy comerciales. 

 

Tabla 5. Reflectividad de diferentes materiales. 

REFLECTIVIDADES GLOBALES DE ALGUNOS 

MATERIALES 

PVC blanco 0,871 

Aluminio de alta reflectividad (verde) 0,839 

Aluminio de alta reflectividad (rosado) 0,853 

Aluminio de alta reflectividad (celeste) 0,82 

Chapadur prepintado blanco 0,741 

Chapa galvanizada 0,588 

Chapa pintada de blanco 0,582 

Fibra de vidrio pintada de blanco 0,709 

Espejo de vidrio de 2mm 0,795 

Espejo de vidrio de 3mm 0,754 

Espejo de vidrio de 4mm 0,712 

Acero inoxidable 0,572 

 Fuente: ECHAZU, R. CADENA C. Y SARABIA L. Estudio de materiales reflectivos 

para concentradores solares. Trabajo e investigación. Buenos aires, Universidad de 

salta, 2000 

 

En la tabla 6 se presentan las características del material seleccionado, el aluminio 

que tiene bajo costo y una reflectancia mayor a 0,8, se toma el valor de 0,8 siendo 

conservador en el diseño y debido a las condiciones ambientales en las que se 

puede presentar el colector. 

  

                                                           
25 ECHAZU, R. CADENA C. Y SARABIA L. Estudio de materiales reflectivos para concentradores 
solares. Trabajo e investigación. Buenos aires, Universidad de salta, 2000. 
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Tabla 6. Características del reflector 

Propiedades físicas del reflector 

Tipo de material Aluminio 

Espesor 5 mm 

Área 6,152 m2 

Propiedades ópticas del reflector 

Reflectancia 0.8 

Emitancia  0,1 

 

El siguiente componente es el tubo absorbedor, debe ser de un material capaz de 

transmitir la mayor cantidad de calor al fluido, sus principales características deben 

ser muy buena absortancia y conductividad, tomando como referencia la tabla del 

arquitecto González E (anexo F).26 

 

El material a utilizar es el cobre, tiene muy buena conductividad y es muy comercial, 

sus características se presentan en la tabla 7, son tubos de cobre tipo L, utilizados 

en instalaciones de gases, combustibles, vapor y refrigeración, tienen pared 

intermedia, más gruesa que el tipo M y menos que el tipo k, que son de uso 

industrial; con un diámetro nominal de 2 pulgadas medida comúnmente utilizada en 

colectores solares. 

 

Tabla 7. Características del tubo absorbedor 

Propiedades físicas del tubo absorbedor 

Tipo de material Cobre tipo L 2" 

Diámetro exterior (m) 0.053975  

Diámetro interior (m) 0.0252095 

Espesor (m) 0.001778 

Longitud (m) 2 

Propiedades ópticas del tubo absorbedor 

Conductividad térmica (w/mk) 389 

Absortancia 0,8 

                                                           
26 HERNANDEZ J. Pedro. Características térmicas de los materiales. [En línea] [Consultado: 28 de 
abril del 2019]. Disponible en: https://pedrojhernandez.com/2014/04/09/caracteristicas-termicas-de-
los-materiales/ 
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Emitancia 0,6 

Reflectancia 0,16 

 

Además de estos elementos el colector solar cuenta con una estructura de hierro 

que sirve de soporte, la forma de esta estructura depende de la geometría del 

colector la cual se muestra en la figura 14, se observa un perfil formado por dos 

parábolas que tienen su foco en un punto común, esta configuración permite que 

todos los rayos que ingresen a la superficie se reflejen hasta llegar al tubo 

absorbedor; La zona receptora tiene diferentes configuraciones, absorbedor con 

aletas, absorbedor plano y absorbedor tubular, siendo la de un tubo en el foco de 

las parábola la más eficiente de todas, por lo que las dimensiones del colector están 

en función del diámetro de tubo, en este trabajo los tubos de los colectores se 

seleccionaron de 2” de diámetro. 

 

Figura 14. Perfil del colector solar sin truncamiento 

 

 

En la tabla 8, se muestran los datos geométricos del perfil de la figura anterior, este 

perfil depende del diámetro de tubo absorbedor el cual es de 2”, se seleccionó un 

semi ángulo de aceptación de 23,5° el cual es el ángulo óptimo para que el colector 

absorba la mayor cantidad de rayos solares sin necesidad de un sistema de 
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seguimiento; con esta configuración el colector solar tiene una altura de 0,55 m, que 

resulta excesiva para el tamaño del tubo absorbedor, como se mencionó 

anteriormente si se reduce esta altura a la mitad se ahorra material y no se ve 

afectada la eficiencia del colector, por lo que la altura final es de 0,28 m y se logra 

un factor de concentración de 2,312. Analizando el cambio en el ancho del colector 

solar, se observa que inicialmente tiene 0,42m de ancho, al ser trucado esta medida 

solo disminuye 3 cm, siendo el ancho final de 0,39m. 

 

Tabla 8. Detalles geométricos del colector solar. 

Colector solar parabólico compuesto 

Semi ángulo de aceptación de la parábola (°) 23,5 

Altura sin truncamiento (m) 0,55 

Altura truncada (m) 0,28 

Ancho sin truncamiento (m) 0,42 

Ancho truncado (m) 0,392 

Largo (m) 2 

Área de la cubierta (m2) 0,784 

Área de reflexión (m2) 0,916 

Área del absorbedor (m2) 0,3391 

Factor de concentración 2,312 

 

En la figura 15, se observa el perfil final del colector después de realizado el 

truncamiento de la parábola se observa gráficamente que al reducir la altura se 

ahorra material y con una altura final de 0,28m se facilita el ensamblado de los 

colectores necesarios en serie, disminuyendo así el área requerida para la 

recolección de la energía solar. 
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Figura 15. Perfil del colector solar truncado 

 

 

Con la geometría establecida, se realiza el análisis térmico para determinar la 

cantidad de colectores solares necesarios para el aumento de temperatura 

establecido, en la tabla 9 se presentan los resultados de un colector solar de 2 

metros de longitud. 

 

Como se observa, el agua ingresa al colector a 40°C ya que después del 

intercambiador de calor o evaporador sale a 45 °C, se consideran las pérdidas en 

el trayecto, al salir del colector solar el aumento de temperatura será de 2,5 °C, con 

una radiación incidente de 871,5 w/m2 el colector tiene una eficiencia de térmica del 

53%.  

 

Tabla 9. Resultados del análisis térmico del colector solar 

Análisis térmico del cpc 

Tipo de fluido Agua 

Temperatura de entrada del fluido (°C) 40 

Radiación total absorbida promedio (w/m2h) 871,5 

Flujo masico (kg/s) 0,5 

Coeficiente de transferencia entre el absorbedor y la cubierta (w/M2k) 230 

Coeficiente de transferencia entre el absorbedor y el reflector (w/m2k) 227,8 

-0,05

0

0,05

0,1

0,15

0,2

0,25

-0,25 -0,15 -0,05 0,05 0,15 0,25

y(
m

)

x(m)

CPC TRUNCADO



56 

Coeficiente de transferencia entre la cubierta y el ambiente (w/m2K) 50,15 

Coeficiente total entre el reflector y el ambiente (w/m2K) 63,99 

Longitud de un colector (m) 2 

Coeficiente global de transferencia de calor U(w/m2k) 36 

Calor útil en el absorbedor (w/m2k) 359,4 

Delta temperatura (°C) 2,5 

Eficiencia térmica del colector (%) 52,6 

Eficiencia óptica del colector (%) 62,25 

 

Para el análisis de la radiación solar se considera el caso hipotético de un sol con 

una irradiancia constante de 1000 w/m2 durante el periodo de trabajo, tomando 

como referencia el análisis de Echevarría López, en la figura 16, se observa el 

comportamiento de la radiación solar en las horas pico del día, se observa el 

comportamiento real y el asumido por el autor, por lo que se concluye que se 

realizan los cálculos con irradiancia de 1000 w/m2 por 5 horas, que serán las horas 

de funcionamiento del colector solar. 

 

Figura 16. Perfil típico de la radiación solar a lo largo de un día en Valledupar. 

 

Fuente: modificado de ECHEVARRÍA LÓPEZ, César Antonio. Diseño de un colector 

cilindro parabólico compuesto con aplicación para el calentamiento de agua. 

Proyecto de grado. Piura. Universidad de Piura. 2011 



57 

En ciudades del norte del país como, Barranquilla Cartagena o Valledupar, superan 

estos valores de radiación diario, en la figura 17 se observa el comportamiento de 

la radiación en Valledupar, donde se evidencia que las horas de mayor radiación 

son desde las 9 am a 2 pm, este será el tiempo de funcionamiento del colector. 

 

Figura 17. Radiación horaria promedio en la ciudad de Valledupar 

 

Fuente: IDEAM, Atlas de radiación solar. [en línea]. Disponible en: 

http://atlas.ideam.gov.co/visorAtlasRadiacion.html 

 

La demanda energética es que el flujo masico de agua de 0,5 kg/s alcance los 110°C 

al salir del sistema de colectores, esto no implica que el agua se va a evaporar; se 

usará una bomba que aporte mínimo 169 Kpa de presión, esta presión es la presión 

de saturación del agua a 115 °C.  

 

En base a los resultados de la tabla 8, se concluye que serán necesarios 35 

colectores conectados en serie para cumplir el requerimiento de ∆t=70°C, este valor 

aumenta si se tiene en cuenta que en Bucaramanga la radiación solar promedio 

http://atlas.ideam.gov.co/visorAtlasRadiacion.html
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mensual es de 4-4.5 kw/m2, pero se analiza que una vez el sistema entre en 

funcionamiento, el hecho de tener una cubierta, hace que se genere calor entre el 

tubo absorbedor y la cubierta y esto permite un mayor aumento de temperatura, los 

cálculos matemáticos suponen el punto inicial del proceso, en este punto la 

temperatura del ambiente entre el absorbedor y la cubierta es la temperatura 

ambiental, pero en realidad luego de unos minutos se genera el efecto invernadero 

en este recinto. 

 

Como se mencionó anteriormente los colectores solares parabólicos compuestos 

no necesitan de un sistema de seguimiento pero deben tener una orientación que 

permita absorber la mayor cantidad de rayos solares, se capta la mayor cantidad de 

energía cuando el colector esta inclinado un ángulo igual a la latitud del lugar, 

generalmente estos ángulos van de 0-15° y pensando en posibles lluvias se inclinan 

lo suficiente para permitir el drenado del agua, y de acuerdo a los resultados 

obtenidos por VELAZQUEZ, N. et al.27 Una orientación este-oeste presenta un 

pequeño aumento en la eficiencia con respecto a la norte-sur como se muestra en 

la tabla 10. 

 

Tabla 10. Eficiencia del CPC de acuerdo a la orientación. 

 

Fuente: VELAZQUEZ, N. et al. Estudio experimental de concentradores solares tipo 

CPC bajo orientación norte-sur y este-oeste. Trabajo de investigación. 2016 

  

                                                           
27 VELAZQUEZ, N. et al. Estudio experimental de concentradores solares tipo CPC bajo orientación 
norte-sur y este-oeste. Trabajo de investigación. 2016. [en línea] consultado el: 12 mayo del 2019. 
Disponible en: ResearchGate. 
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4.3 EVAPORADOR 

 

El evaporador y el condensador se analizaron como intercambiadores de calor a 

contraflujo mediante el método de la diferencia media logarítmica de temperatura, 

para obtener el área necesaria que cumpla con los requerimientos de temperatura 

de los fluidos de trabajo; En la tabla 11 se presentan los resultados obtenidos para 

un evaporador, para los cuales se supone un diámetro nominal de los tubos de ¾” 

y se toma como referencia el coeficiente  de transferencia de calor u= 840 w/m2°C 

propuesto por Arrieta Jesús, y se obtiene el área de transferencia de calor necesaria 

de 47,86 m2, el flujo másico del refrigerante es de 6,55 kg/s y el obtenido para el 

agua es de 2,269 kg/s, con estos resultados se busca un fabricante que tenga en 

su catálogo un equipo que cumpla con estas condiciones. 

 

Tabla 11. Resultados análisis del evaporador  

Evaporador 

Tipo Carcaza y tubos 

Fluido caliente agua 

Temperatura de entrada fluido caliente (°C) 110 

Temperatura de salida fluido caliente (°C) 45 

Flujo masico fluido caliente (Kg/s) 2,269 

Calor específico fluido caliente (KJ/Kg) 4,217 

Fluido frio R134a 

Temperatura de entrada fluido frio (°C) 31,93 

Temperatura de salida fluido frio (°C) 90 

Flujo másico fluido frio (Kg/s) 6,55 

Calor especifico fluido frio (KJ/Kg) 1,614 

Entalpia de vaporización fluido frio (KJ/Kg) 102,7 

LMTD 16,73 

Presión fluido frio (Kpa) 2760 

Qe (Kw/m2k) 672,57 

Coeficiente de transferencia supuesto (w/m2k) 840 

Área de transferencia de calor requerida. (m2) 47,86 
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4.4 CONDENSADOR 

 

Para el condensador se tiene que enfriar el refrigerante un ∆t=10°C, en la tabla 12 

se muestran los cálculos obtenidos; La dificultad radica en que en el refrigerante 

hay cambio de fase de gaseoso a liquido por lo que el calor necesario se calcula 

con la entalpia de condensación, asumiendo un valor del coeficiente de 

transferencia de calor u=564 w/m2°C (Arrieta Jesús ), se obtiene un área necesaria 

de 322,5m2 si se utiliza como refrigerante el agua que ingresa a temperatura de 

25°C y sale a 33°C. 

 

Tabla 12. Resultados del análisis del condensador. 

Condensador 

Tipo Carcaza y tubos 

Fluido caliente R134a 

Temperatura de entrada fluido caliente (°C) 40,18 

Temperatura de salida fluido caliente (°C) 30 

Flujo masico fluido caliente (Kg/s) 6,55 

Calor especifico fluido caliente (KJ/Kg) 1,041 

Fluido frio Agua 

Temperatura de entrada fluido frio (°C) 25 

Temperatura de salida fluido frio (°C) 32,53 

Flujo másico fluido frio (Kg/s) 36 

Calor especifico fluido frio (KJ/Kg) 4,183 

Entalpia de vaporización fluido frio (KJ/Kg) 173,1 

LMTD 6,232 

Presión fluido frio (Kpa) 770,6 

Qc (kw/m2k) 1134 

Coeficiente de transferencia supuesto (w/m2k) 564 

Área de transferencia de calor requerida. (m2) 322,5 

 

Luego se analizaron las pérdidas generadas en el trayecto, en la tabla 13 se 

resumen las pérdidas en las líneas y los accesorios presentes. 
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Tramo bomba-evaporador: a la salida de la bomba el fluido sale presurizado, se 

debe generar un diseño que implique un tramo corto para evitar pérdidas de presión, 

el material de la tubería no requiere aislamiento térmico y el calor generado por la 

fricción ayuda en el calentamiento. Para este tramo se seleccionó un tubo de acero 

inoxidable de 4” con una rugosidad de 0,0024 y una longitud de 0,5 m. 

 

Tramo evaporador-turbina: a la salida del evaporador el fluido se encuentra en 

estado de vapor presurizado, debe permanecer así hasta llegar a la turbina, por lo 

que este tramo debe ser aislado térmicamente generalmente se utiliza polietileno y 

lana mineral, se utilizara una tubería de acero de 2” y 0,8 m de longitud, recubierta 

con lana mineral. 

 

Tramo turbina-condensador: a la salida de la turbina aun sale vapor el cual debe ser 

enfriado en el condensador, este tramo no necesita aislante térmico, se utiliza una 

tubería de acero de 4” y 2 m de longitud 

 

Tramo condensador-bomba: igual que el tramo anterior, se requiere el enfriamiento 

del fluido por lo que se enfoca el diseño en disminuir las pérdidas de presión lineales 

por lo que se seleccionan un diámetro considerable de 4” de diámetro y 0,5 m de 

longitud. 

 

Se muestran las pérdidas de cada tramo de tubería, lineales y de accesorios, se 

dan los resultados en metros de columna de agua, y el total en Kpa, por lo que la 

presión mínima requerida para la bomba del ciclo ORC es la presión mostrada en 

la tabla 2, de 2736 Kpa incluyendo las pérdidas de todo el trayecto que fueron 

117,44 Kpa. 
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Tabla 13. Pérdidas en tuberías y accesorios 

Pérdidas en las tuberías 

Tramo Perdidas 

lineales (m) 

Perdidas 

singulares (m) 

Total (Kpa) 

Bomba-evaporador 0,7683 0,513 12,56 

Evaporador-turbina 3,189 0,435 35,54 

Turbina-condensador 3,489 2,36 57,36 

Condensador-bomba 0,7683 0,453 11,98 

  Total 117,44 

 

Luego de analizado el ciclo, se observa que el flujo másico del agua en el 

evaporador es diferente que en el colector solar, en el evaporador el flujo masico se 

obtuvo en función al calor requerido por el refrigerante, obteniendo 2,269 kg/s de 

agua, pero en el colector este flujo es muy grande y dificulta el calentamiento del 

agua a través de la instalación, este flujo es de 0,5 kg/s, por lo cual se implementa 

un tanque de almacenamiento  a la salida del sistema de colectores solares; no se 

pueden conectar directamente evaporador y colector solar, primero porque al iniciar 

el proceso la temperatura del agua ni es uniforme y luego los flujos de agua son 

diferente; otra solución es adecuar los colectores en paralelo con el fin de cumplir 

con el requerimiento de flujo masico, es decir implementar un sistema en paralelo 

que permita igualar el caudal en el condensador, en la figura 17 se observan 2 

posibles configuraciones que permiten obtener a la entrada del evaporador el flujo 

másico requerido.  

En la tabla 14 se muestra el número de colectores necesarios en cada 

configuración, por lo que se requieren 125 colectores solares de 2 metros de 

longitud para cualquier configuración. 

Si se implementa un sistema de 4 líneas de colectores solares en paralelo, se 

requiere un total de 124 colectores ya que cada colector aumenta la temperatura 

del fluido 2.3 °C, por lo que para cada línea son necesarios 31 colectores 
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Tabla 14. Configuración en paralelo de los colectores solares 

Número 

de líneas 

Flujo 

másico por 

línea (Kg/s) 

ΔT en un 

colector 

(°C) 

Número de 

colectores 

requeridos 

4 0,5675 2,3 124 

5 0,454 2,8 125 

 

En la configuración de 5 líneas de colectores en paralelo, el aumento de temperatura 

en cada colector es de 2,8 °C y se requieren 25 colectores por cada línea; no se 

tienen en cuenta configuraciones de 3 o 6 líneas ya que el flujo másico se desvía 

considerablemente del valor inicialmente establecido y esto se ve reflejado en la 

velocidad del fluido, modificando el número de Reynolds. 

 

Figura 17. Configuración en paralelos de los colectores solares (4 y 5 líneas) 

 

 

Entonces el total de colectores requeridos no es de 35, sino de 125 y en el anexo 

D, se observa el plano con la disposición de cada elemento y los materiales e 

insumos especificados. 
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5. ANÁLISIS DE COSTOS 

 

 

En la tabla 13 se observan los requerimientos de cada uno de los componentes del 

ciclo y su costo estimado en función de caudal requerido para las bombas, potencia 

de la turbina y área requerida de los intercambiadores. 

 

Tabla 14. Costo estimado de la planta ORC.  

ÍTEM DESCRIPCIÓN US /ÍTEM 

Bomba ORC 0,175m3/s y 2800kpa 26799 

Evaporador área requerida 47,86m2 53400 

Condensador área requerida ,86m2 115518 

Bomba colectores 0,0005217m3/s y 200kpa 3430 

Bomba evaporador 0,002386m3/s y 200kpa 3650 

Bomba condensador 0,03616m3/s y 200kpa 7135 

Turbina  100kw 20135 

Colector solar 125 unidades 23237.5 

Tuberías y accesorios 625 

 TOTAL (Dólares) 253929,5 

 

Se observa como el condensador es el elemento de mayor costo, esto se suponía 

a partir de los cálculos, donde se obtiene un área relativamente grande de 

transferencia de calor 322 m2, esto se debe a que el fluido frio es el agua, su 

temperatura de ingreso es de 25 °C, el refrigerante debe bajar su temperatura hasta 

los 30°C lo que supone una diferencia de temperatura pequeña de 5°C implica que 

los fluidos deben interactuar por un área grande en el intercambiador, una posible 

solución es utilizar un fluido más frio, lo que genera un costo adicional ya que el 

agua en Colombia es muy económica, un recurso natural y fácil de obtener. 

 

Se evidencia también que el costo de un colector solar es bajo, el combustible es 

gratis y se presenta casi todos los días, la radiación solar; con esto se concluye que 

en gran parte de las plantas térmicas se involucra bombas, intercambiadores de 
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calor, entonces el ahorro económico viene en el tipo de fuente de energía utilizado, 

puede que con los combustibles los procesos se logren muy rápido pero así como 

trabajan de manera rápida, de la misma manera destruyen el medio ambiente. 

 

En síntesis, el costo de instalación de esta planta de energía solar es de 2.54 US$/W 

Suponiendo un funcionamiento del 90% se estima al año una producción de 164250 

Kwh al año. 

Asumiendo el costo de la electricidad de 521 $/Kwh28 y una inflación anual del 3.2 

% y una tasa de cambio de 3180 COP/USD;  la producción para el año 2019 seria: 

𝑈𝑆 = 0,163 ∗ 1,032 ∗ 164250 = 27630 𝑈𝑆𝐷  

Si se analiza a 12 periodos, la TIR es de 3,9% por lo que a partir del año 12 recupera 

totalmente la inversión. 

  

 

  

                                                           
28 ¿Por qué subieron los precios en la bolsa de energía? En: Dinero. [en línea] disponible en: 
https://www.dinero.com/pais/articulo/aumento-en-los-precios-de-la-energia-en-bolsa-2019/267100 
 
 

https://www.dinero.com/pais/articulo/aumento-en-los-precios-de-la-energia-en-bolsa-2019/267100
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6. ANÁLISIS DE VENTAJAS Y DESVENTAJAS 

 

 

En este apartado se compara la planta diseñada con otros trabajos y métodos de 

generación de energía eléctrica con el fin de establecer ventajas y desventajas de 

la misma. 

 

En el campo de las energías renovables se ha incentivado el uso de sistemas con 

energías renovables, esto se evidencia en los 299 proyectos de la UPME, de los 

cuales 255 corresponden a solar fotovoltaica, 18 a centrales hidroeléctricas 

pequeñas, 10 a biomasa, 8 a iniciativa solar térmica, 6 a energía eólica y un par a 

geotérmica; en base a esto la principal referencia del sistema diseñado son los 

sistemas solares fotovoltaicos. 

 

Analizando el trabajo de Álvarez Pedro29, en la figura 17 se observa el costo de una 

instalación solar fotovoltaica de 1.1MW, se analiza que en este tipo de plantas el 

costo radica en el sistema de recolección de la energía solar, en un ciclo 

termodinámico como el analizado, este costo es relativamente bajo comparado con 

el costo de otros equipos.  

  

                                                           
29 SANCHO ALVAREZ, Pedro. Diseño de una instalación solar fotovoltaica de 1,1 mwp conectada a 
red de media tensión. Trabajo de grado. Castellón. Universitat Jaume I. 2018 
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Figura 18. Costo instalación térmica de 1.1 Mw 

 

Fuente: SANCHO ALVAREZ, Pedro. Diseño de una instalación solar fotovoltaica de 

1,1 Mwp conectada a red de media tensión. Trabajo de grado. Castellón. Universitat 

Jaume I. 2018 

 

Ahora analizando el proyecto de Echevarría, Cesar el cual se resume en la figura 

20, se observa que necesitó de 25 colectores CPC en serie para calentar agua de 

25°C a 50 °C, en este trabajo, debido a que el tubo absorbedor es totalmente 

centrado en el foco de los rayos solares y por implementar la cubierta de vidrio se 

genera un efecto invernadero que produce un alto incremento de temperatura por 

lo que para los requisitos de este proyecto por cada línea de colectores  se requieren 

6 colectores más, es decir calentar agua de 45°C a 90°C requiere 31 colectores, por 

ser 4 líneas de 31 colectores en total son 124. 
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Figura 19. Resultados análisis térmico CPC Echevarría López 

 

Fuente: ECHEVARRÍA LÓPEZ, César Antonio. Diseño de un colector cilindro 

parabólico compuesto con aplicación para el calentamiento de agua. Proyecto de 

grado. Piura. Universidad de Piura. 2011 

 

Este y otros aspectos determinan las siguientes ventajas y desventajas de la planta 

modelada. 

 

Ventajas 

 La principal ventaja de una planta térmica ORC la mínima emisión de gases a la 

atmosfera, a menos exista un escape de refrigerante, las emisiones de la planta 

son nulas. 

 Autonomía energética, siempre se puede disponer de energía limpia, no se tiene 

la preocupación que se agotó el combustible, que se desbordo la represa, etc. 

 Se puede instalar en regiones alejadas donde no llega la red eléctrica 
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 En cuanto al colector solar, el colector parabólico compuesto tiene ventajas 

como la elevada concentración de los rayos solares (mayor a 2) sin necesidad 

de un sistema de seguimiento; un mantenimiento mínimo, se puede implementar 

en cualquier lugar donde lleguen los rayos del sol, alcanza temperaturas hasta 

más de 200°C, el área requerida es menor en comparación a los colectores sin 

concentración. 

 

Desventajas 

 

 Inversión inicial de la planta, en una planta de energía eléctrica convencional, la 

inversión se recupera rápidamente, ya que las fuentes de energía como el 

combustible son muy eficientes. 

 Mantenimiento de los equipos del ciclo ORC, si se compara con una central 

fotovoltaica donde el mantenimiento de los paneles solares es mínimo. 
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7. OBSERVACIONES Y RECOMENDACIONES  

 

 

En cuanto al ciclo ORC se concluye que: 

 

La implementación de refrigerantes como fluido de trabajo requiere de temperaturas 

bajas en el evaporador, lo que hace que entrelazar un colector solar en el ciclo sea 

una manera eficiente y limpia de crear energía. 

 

Generalmente los ciclos ORC tienen una eficiencia entre 6 y 8 %, en este trabajo se 

obtuvo una eficiencia de 7,6%. 

 

En general se establece que: 

 

En Colombia hay zonas de mucha radiación, esta planta es una alternativa muy 

eficaz para aprovechar toda esa energía y suministrar electricidad a las regiones 

alejadas del país. 

 

Los colectores parabólico compuestos CPC son la alternativa más económica y 

eficiente para captar la energía solar, no requieren de un sistema de seguimiento y 

su costo es bajo 

 

En el diseño de una planta térmica, no basta con el conocimiento teórico, un buen 

diseño implica una experiencia previa con equipos e instalaciones y una serie de 

ensayos y experimento con el fin de optimizar los modelos. 

 

La energía solar hará girar el mundo muy pronto, hoy lo siguen haciendo los 

combustibles derivados del petróleo, pero se evidencian los efectos secundarios, y 

que son fuentes que se están agotando, los análisis e investigaciones se deben 
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enfocar en este tipo de trabajos, los colectores solares tipo ORC son muy poco 

conocidos, pero realmente efectivos, se debe incentivar su investigación. 

 

Dirigir los cursos de la academia al estudio de las energías renovables y tecnologías 

de aprovechamiento.  
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8. CONCLUSIONES 

 

 

 Debido a las irreversibilidades presentes con una eficiencia de bomba del 45% 

y un eficiencia de turbina de 65%, se obtuvo una eficiencia del ciclo real del 7,6%,  

es un valor que se encuentra en el rango de la eficiencia típica de los ciclos ORC 

que está entre 4% y 8%. 

 Con las condiciones de este diseño, la relación de presión de entrada y salida 

de la turbina óptima es 3.55, determinando que para configuración hay un punto 

óptimo y generalmente esta relación se encuentra entre 3 y 4. 

 La temperatura mínima a la salida del evaporador debe ser 85°C para alcanzar 

una eficiencia del 7% y evitar que gotas de refrigerante entren a la turbina, 

además un aumento de temperatura a 120 °C a la salida del evaporador solo 

produce una eficiencia del 8%. 

 Los colectores CPC son más eficientes que los planos debido a su razón de 

concentración, la de los colectores planos es 1, la del CPC de este trabajo es de 

2.3, obteniendo así mayor energía con una menor área requerida. 

 El costo del sistema fue de 253929,5 dólares, por lo que se concluye que la 

principal desventaja de una planta ORC es su elevada inversión inicial, que se 

recupera en un plazo entre 10 y 12 años. 

 Una planta térmica con ciclo Rankine orgánico es una gran opción de generación 

de energía en zonas muy alejadas y su contaminación es muy baja porque no 

produce gases de CO2. 
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ANEXOS 

 

 

Anexo A. Análisis termodinámico del ciclo Rankine 

 

Para describir de manera sencilla el análisis de un ciclo termodinámico, Cengel Y 

Boles establecen las relaciones para un ciclo Rankine ideal y luego se relacionan 

las irreversibilidades con la eficiencia de los elementos del ciclo para obtener los 

resultados de un ciclo real. En la figura 1, se observa el comportamiento del ciclo 

Rankine ideal. 

 

Figura 1. Ciclo Rankine orgánico ideal 

 

 

Realizan trabajo la bomba y la turbina y hay intercambio de calor en el evaporador 

y el condensador, por lo que la ecuación de energía de flujo estacionario para el 

sistema queda: 

 

(𝑞𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 − 𝑞𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎) + (𝑤𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 − 𝑞𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎) = ℎ𝑠 − ℎ𝑒                           (1) 

Para cada componente se tiene: 
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 Bomba:                                   

 

𝑞𝑏 = 0                                         (2) 

 

𝑤𝑏 = ℎ2 − ℎ1                                       (3) 

 

Como parámetros iniciales se establece la calidad, presión y temperatura del fluido 

a la entrada de la bomba (1). Por lo que se puede establecer h1, con solo dos 

propiedades.  

 

Para el punto 2, o salida de la bomba se establece en el diseño la presión de salida, 

de acuerdo a esto se puede obtener el trabajo de bomba como: 

 

𝑤𝑏 = 𝑣1 ∗ (𝑝2 − 𝑝1)                                           (4) 

 

Con estar relaciones se obtiene la temperatura del fluido a la salida de la bomba (2). 

 

 Evaporador: 

 

𝑤𝑒 = 0                                          (5) 

 

𝑞𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = ℎ3 − ℎ2                                       (6) 

 

Como la presión a la salida de la bomba (2) y salida del evaporador (3) es constante, 

se define en el diseño la temperatura optima T3, obteniendo así dos propiedades 

independientes para establecer h3 y por tanto el calor de entrada al sistema. 
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 Turbina: 

 

𝑞𝑡 = 0                                  (7) 

 

𝑤𝑡 = ℎ3 − ℎ4                            (8) 

Como la presión de salida de la turbina (4) es la misma a la entrada de la bomba (1) 

y el proceso 3-4 se considera isentrópico (s3=s4) se puede obtener h4, y el trabajo 

realizado por la turbina. 

 

 Condensador: 

 

𝑤 = 0                           (9) 

 

𝑞𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = ℎ4 − ℎ1                               (10) 

 

Ahora la eficiencia del ciclo isentrópico se establece como: 

 

𝜂𝑡 =
𝑤𝑛𝑒𝑡𝑜
𝑞𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎

                                (11) 

 

𝑤𝑛𝑒𝑡𝑜 = 𝑤𝑡 − 𝑤𝑏                            (12) 

 

En un ciclo real, hay perdidas de calor después del evaporador, fricción en todos los 

ductos, lo que genera pérdidas de presión esto se sintetiza en mayores 

requerimientos para la bomba y menor producción de trabajo en la turbina, en la 

figura 2 se observa el comportamiento de un ciclo Rankine real. 
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Figura 2. Ciclo Rankine orgánico real. 

 

Para incluir estas irreversibilidades se aplica la eficiencia isentrópica de la bomba y 

la turbina. 

 

𝜂𝑏 =
ℎ2𝑠 − ℎ1
ℎ2𝑟 − ℎ1

                                               (13) 

 

Con el valor de eficiencia se puede hallar la entalpia real h2r en el estado 2 y las 

demás propiedades del ciclo real; Igual sucede con la eficiencia de la turbina: 

 

𝜂𝑡 =
ℎ3 − ℎ4𝑟
ℎ3 − ℎ4𝑠

                                    (14) 
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Anexo B. Diagrama de Moody 
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Anexo C. Cálculo de intercambiadores de calor por el método de la LMTD. 

 

 

Hay 2 métodos comunes para calcular las características de intercambiadores de 

calor de tubo y coraza, en este trabajo se utilizó el método de la diferencia media 

logarítmica de temperatura (LMTD), se siguió el planteamiento de Diaz, Albeiro y 

Pacheco Danilo, el procedimiento es el siguiente: 

 

Inicialmente se establecen las temperaturas de entrada y salida del fluido caliente, 

y los flujos masicos, entonces el calor transferido de un fluido a otro es: 

 

𝑄̇ = 𝑚𝑐̇ ∗ 𝑐𝑝𝑐 ∗ (𝑇𝐶𝑂 − 𝑇𝐶𝐼)                           (1) 

 

𝑄̇ = 𝑚𝐻̇ ∗ 𝑐𝑝ℎ ∗ (𝑇𝐻𝐼 − 𝑇𝐻𝑂)                         (2) 

 

El sub índice c indica cold, y h hot. 

 

Como el fluido frio presenta cambio de fase en el evaporador y condensador se 

calcula en calor con la entalpia de vaporización.  

 

𝑄̇ = 𝑚 ∗ ℎ𝑓𝑔̇                                      (3) 

 

La diferencia media logarítmica de temperatura queda establecida como: 

 

𝛥𝑇𝑀𝐿 =
𝛥𝑇1 − 𝛥𝑇2

ln (
𝛥𝑇1
𝛥𝑇2

)
                                (4) 
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donde: 

 

𝛥𝑇1 = 𝑇𝐻𝐼 − 𝑇𝐶𝑂                        (5) 

 

𝛥𝑇2 = 𝑇𝐻𝑂 − 𝑇𝐶𝐼                         (6) 

 

En la figura 1 se observa el perfil de la temperatura de cada fluido a la entrada y 

salida del intercambiador. 

 

En general para los intercambiadores de calor existe un factor de corrección de la 

LMTD, que depende de la geometría del intercambiador, en el caso de calderas y 

condensadores F=1 debido al cambio de fase de un fluido. 

 

Figura 1. Evolución de las temperaturas de los fluidos a lo largo del intercambiador 

 

 

Una vez se tiene la LMTD se estima un coeficiente de transferencia de calor; Para 

esto existe información sobre los valores típicos de U, para diferentes fluidos como 

se puede observar en la figura 2.  
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Figura 2. Coeficientes globales para intercambiadores de calor. 

 

Fuente: GALVIS DIAZ, Albeiro y PACHECO ZUÑIGA, Danilo. Diseño de un 

intercambiador de calor coraza y tubos para optimizar el margen de refinación en la 

unidad de destilación combinada de la refinería de Cartagena (RCSA) 

 

En este trabajo se usó como referencia la investigación de Arrieta Jesús, debido a 

que hay muchas similitudes con respecto a los fluidos de trabajo y sus temperaturas, 

en la figura 2 no especifica una combinación en fluidos de trabajo de agua y 

refrigerante. En la figura 3 se observan los resultados del análisis de ARRIETA, 

Jesús. 
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Figura 3. Resultados coeficiente global de transferencia de calor. 

  

Fuente: ARRIETA, Jesús. Optimización de un ciclo orgánico de Rankine (ORC) 

usando recursos geotermales de baja entalpia. 2012. 

 

Una vez asumido el coeficiente de transferencia de calor, se calcula el área 

requerida de transferencia de calor y el número de tubos. 

 

𝐴 =
𝑞

𝑈𝑑 ∗ 𝐹 ∗  𝛥𝑇𝑀𝐿
                                    (7)      

 

El número de tubos se establece como: 

 

𝑛𝑡 =
𝐴

𝜋 ∗ 𝐷𝑜 ∗ 𝐿
                                   (8) 

 

En la figura 4, se observan las medidas de los tubos implementados en los 

intercambiadores de calor. Para calcular el número de pasos por los tubos, se halla 

el número de Reynolds, el cual debe ser mayor a 10000. 

 

𝑅𝑒 = (
(4 ∗ 𝑚𝑡 ∗ (

𝑛𝑝
𝑛𝑡)

𝜋 ∗ 𝐷𝑖 ∗ 𝜇
)                                     (9) 
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Mt= flujo masico en los tubos 

Np=número de pasos 

Nt=número de tubos 

𝜇=viscosidad del fluido en los tubos. 

 

Entonces se establece un np, que cumpla Re>10000 y la velocidad del fluido será: 

 

𝑣 =
4 ∗ 𝑚𝑡 ∗ (

𝑛𝑝
𝑛𝑡)

𝜋 ∗ 𝜌 ∗ 𝐷𝑖
2                                                  (10) 

 

Se recomienda una velocidad en los tubos entre 3 y 8 ft/s. 

 

Figura 4. Tubos para intercambiadores de calor. 

 

 

Con estos resultados se obtiene el número de tubos dependiendo de la 

configuración, en la figura 5 se encuentra la cantidad de tubos ¾” con arreglo 

triangular y en la figura 6, para un arreglo cuadrado. Se busca un valor 
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estandarizado cercano o igual a los resultados obtenidos y se elige la configuración 

que más se ajuste. 

 

Figura 5. Tubos de ¾” para arreglo triangular. 
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Figura 6. Numero e tubos ¾” para un arreglo cuadrado. 

 

 

Ahora se calcula el coeficiente global de transferencia requerido ya con los datos 

estandarizados. 

 

𝑈𝑟𝑒𝑞 =
𝑞

𝑛𝑡 ∗ 𝜋 ∗ 𝐷𝑜 ∗ 𝐿 ∗ 𝐹 ∗ 𝛥𝑇𝑀𝐿
                                    (11) 

 

Luego se hallan los coeficientes de transferencia al interior y exterior de los tubos; 

Para el coeficiente de transferencia al interior de los tubos se tiene: 

 

ℎ𝑖 =
𝑘

𝐷𝑖
∗ 0,023 ∗ 𝑅𝑒0,8 ∗ Pr

1
3

∗ (
𝜇

𝜇𝑤
)
0,14

                                  (12) 

 

K= conductividad del fluido 

Re= número de Reynolds, se calcula como en la ecuación 9. 
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Pr=número de Prandtl 

𝜇= viscosidad del fluido a temperatura del fluido 

𝜇𝑤= viscosidad del fluido a la temperatura de la superficie del tubo 

 

Para el coeficiente de transferencia al exterior de los tubos: 

 

ℎ0 = 𝐽𝐻 ∗
𝑘

𝐷𝑒
∗ Pr

1
3

∗ (
𝜇

𝜇𝑤
)
0,14

                                          (13) 

 

Donde JH es el factor de Colburn, depende del número de Reynolds y se establece: 

 

𝐽𝐻 = 0,5 ∗ (1 +
𝐵

𝐷𝑠
) ∗ (0,08 ∗ 𝑅𝑒0,6821 + 0,7 ∗ 𝑅𝑒0,1772                                        (14) 

 

Para calcular el número de Reynolds al lado de la coraza se tiene 

 

𝑅𝑒 =
𝐺 ∗ 𝐷𝑒
𝜇

                                     (15) 

 

Donde G, es el flujo volumétrico al lado de la coraza y se calcula como: 

 

𝐺 =
𝑚𝑐
𝐴𝑠
                                       (16)    

 

El área transversal en la coraza se define: 

 

𝐴𝑠 =
𝐷𝑠 ∗ 𝐵 ∗ (𝑃𝑡 − 𝐷𝑜)

𝑃𝑡
                                   (17) 
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Siendo Pt el paso entre los tubos y se estima como: 

 

𝑃𝑡 = (1,25 𝑎 1,5) ∗ 𝐷𝑜                                     (18) 

 

B es el espacio entre bafles y depende del diámetro interno de la coraza. 

 

𝐵 =
𝐷𝑠
𝑧
                                             (19) 

 

Z, es un valor que se puede tomar entre 3 y 9 dependiendo de las configuraciones 

geométricas del intercambiador. 

 

El diámetro de la coraza Ds, se establece a partir del diámetro del haz de tubos y el 

claro. 

 

𝐷𝑠 = 𝐷𝑏 + 𝐶                                                      (20) 

 

El diámetro del haz de tubos Db es: 

 

𝐷𝑏 = 𝐷𝑜 ∗ (
𝑛𝑡

𝑘1
)

1
𝑛1
                                             (21) 

 

Los coeficientes k1 y n1, se obtienen de la figura 7. 

 

  



91 

Figura 7. Coeficientes k1 y n1 para intercambiadores de calor. 

 

 

El claro o clarencia se puede obtener a partir de la figura 8 con el diámetro del haz 

de tubos.  

 

El diámetro equivalente de la coraza De, depende del tipo de arreglo, en la tabla 1 

se aprecian los arreglos comunes y sus características. 
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Figura 8. Claro 

 

 

Tabla 1. Tipos de arreglo para los tubos. 

Tipo de 

arreglo 
Aplicaciones Esquema 

Triangular 

60° 

poco usado por las altas caídas de presión 

que origina 

 

Triangular 

30° 

arreglo ideal para factores de ensuciamiento 

<0,002 ft2°F/BTU, se utiliza en cualquier 

régimen de flujo y son más económicos que 

los arreglos cuadrados.  
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Tipo de 

arreglo 
Aplicaciones Esquema 

Cuadrado 

90° 

se utiliza para factores de ensuciamiento 

>0,002 ft2°F/BTU, en flujo turbulento en 

casos limitados por caída de presión. 
 

Cuadrado 

60° 
cuando el flujo es laminar, Re<2000 

 

 

Para arreglo cuadrado, 

 

𝐷𝑒 = 4 ∗ (
𝑝𝑡
2 −

𝜋 ∗ 𝐷𝑜
2

4
𝜋 ∗ 𝐷𝑜

)                                                (18) 

 

Para una configuración triangular 

 

𝐷𝑒 =
1,1

𝐷𝑜
∗ (𝑝𝑡

2 − 0,917 ∗ 𝐷𝑜
2)                              (19) 

 

Una vez se han establecido los coeficiente interno y externo de transferencia de 

calor se calcula el coeficiente global de transferencia de calor limpio 

 

𝑈𝑐 = (
𝐷𝑜

ℎ𝑖 ∗ 𝐷𝑖
+
𝐷𝑜 ∗ ln (

𝐷𝑜
𝐷𝑖
)

2 ∗ 𝑘𝑡𝑢𝑏𝑜
+
1

ℎ𝑜
)

−1

                                      (20) 
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En este punto se debe verificar que el valor de Uc>Ureq. 

 

A este coeficiente se le añade el factor de ensuciamiento, que es un valor 

establecido de datos experimentales para cada fluido 

 

𝑅𝑑 = 𝑅𝑑𝑖 ∗
𝐷𝑜
𝐷𝑖
+ 𝑅𝑑𝑜                                                  (21) 

 

Rdi es el factor de ensuciamiento del fluido al interior de los tubos 

 

Rdo es el factor de ensuciamiento del fluido a lado de la coraza 

 

El coeficiente global de transferencia con el ensuciamiento incluido queda: 

 

𝑈𝑑 = (
1

𝑈𝑐
+ 𝑅𝑑)

−1

                                           (22) 

 

En este punto se verifica que Ud>Ureq, si no es así, se debe tomar otro valor 

estandarizado del número de tubos y recalcular. 

 

 

 

 

 

  



95 

 

Anexo D.  Variación de la presión a la salida de la bomba 

 

 

El diseñador establece la presión a la salida de la bomba, se establece un rango de 

valores que maximicen la eficiencia del ciclo, en la tabla 1 se verifica como el 

aumento de la presión de salida de la bomba afecta la eficiencia del ciclo. 

 

Tabla 1. Eficiencia del ciclo para diferentes presiones de salida de la bomba. 

 

 

De la tabla 1, sabiendo que k es la relación entre la presión de entrada y de salida 

de la bomba se observa que entre 3 y 4 es el valor de máxima eficiencia, es decir la 

presión de salida de la bomba de be será 3 a 4 veces la presión de entrada. 
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Anexo E. Temperatura de salida del evaporador 

 

 

Otro aspecto que el ingeniero manipula es la temperatura a la salida del evaporador 

o caldera, en la figura 1, se muestra una tabla con diferentes temperaturas de salida 

y su efecto en la eficiencia del ciclo. 
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Los modelos matemáticos arrojan muchos resultados, en la tabla se observa un 

cambio repentino en la eficiencia después de 80°C, esto se debe al cambio de fase 

del refrigerante, por lo que el rango de temperatura de salida del evaporador debe 

iniciar en 82 °C. No puede ser antes porque las gotas de fluido causan daños en la 

turbina y su deterioro muy prematuro. 
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Anexo F. propiedades térmicas de algunos materiales 
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Anexo G. Perdidas por accesorios 

 

 

Existen diversos métodos para estimar estas pérdidas ya que su cálculo es 

netamente experimental, de acuerdo al ingeniero GIMENEZ Sergio, las perdidas por 

accesorios se pueden calcular como: 

 

ℎ𝑖 = 𝐾𝑖 ∗
𝑣2

2 ∗ 𝑔
 

 

Donde ki es un factor que depende de la geometría del accesorio y se puede extraer 

de la tabla 1. 
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Tabla 1. Valores de k para diferentes accesorios. 

 

 

Otro método más antiguo es asumir una longitud equivalente para cada accesorio, 

en la figura 1 se presenta la longitud equivalente para diversos accesorios; En este 

trabajo se analizaron los dos métodos y se estimó un valor acorde a los cálculos, 

por ser muy experimental se puede ser conservador en el diseño, al considerar que 

luego de un tiempo estos valores tienden a aumentar y disminuir el desempeño de 

la planta. 
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Figura 1. Longitud equivalente de accesorios. 

 

 

  



102 

 

Anexo H. Código en EES ciclo Rankine orgánico. 

 

 

{MODELAMIENTO MATEMÁTICO DE UN CILO RAKINE ORGANICO 

 

Por: 

JOSE MANUEL CACERES BONILLA 

 

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER  

FACULTAD DE INGENIERÍA FÍSICO-MECÁNICAS  

ESCUELA DE INGENIERÍA MECÁNICA   

BUCARAMANGA  

2019} 

 

 

"ESTADO 1, ENTRADA A LA BOMBA" 

t1=30 "temperatura a la entrada de la bomba" 

x1=0 "calidad a la entrada de la bomba" 

p1=Pressure(R134a;T=t1;x=x1) "presión a la entrada de la bomba" 

h1=Enthalpy(R134a;T=t1;x=x1) "entalpia a la entrada de la bomba" 

v1=Volume(R134a;T=t1;h=h1) "volumen a la entrada de la bomba" 

 

"ESTADO 2, ENTRADA AL EVAPORADOR" 

w_bs=h2-h1 "trabajo de bomba isentrópico" 

w_bs=v1*(p2-p1) "trabajo de bomba isentrópico" 

t2=temperature(r134a;p=p2;h=h2) "temperatura a la entrada del evaporador" 

p2=k*p1 "presión a la entrada del evaporador" 

k=3,55 "relación entre la presión de entrada y de salida de la bomba" 

q_e=h3-h2r "calor necesario en el evaporador" 
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H2R=W_B+H1 "entalpia a la entrada del evaporador real" 

T2R=TEMPERATURE(R134a;p=p2;h=h2r) "temperatura real a la entrada del 

evaporador" 

 

"ESTADO 3, ENTRADA A LA TURBINA" 

p3=p2 "presión a la entrada de la turbina sin considerar perdidas" 

t3=90 "temperatura a la salida del evaporador" 

h3=enthalpy(r134a;p=p3;t=t3) "entalpia a la salida del evaporador" 

s3=entropy(r134a;p=p3;t=t3) "entropía a la salida del evaporador" 

w_ts=h3-h4 "trabajo isentrópico de la turbina" 

 

"ESTADO 4, ENTRADA AL CONDENSADOR" 

s3=s4 "entropía a la salida de la turbina asumiendo un proceso isentrópico" 

p4=p1 "presión a la salida de la turbina" 

x4=(s4-sf4)/(sg4-sf4) "calidad a la salida de la turbina, asumiendo un proceso 

isentrópico para verificar que el fluido sea vapor sobrecalentado" 

sf4=entropy(r134a;p=p4;x=0)  

sg4=entropy(r134a;p=p4;x=1) 

h4=hf4+((hg4-hf4)*x4) 

hf4=enthalpy(r134a;p=p4;x=0) 

hg4=enthalpy(r134a;p=p4;x=1) 

eta_isentropica=(w_ts-w_bs)/q_e 

t4=Temperature(R134a;P=P4;h=h4r) 

w_t=h3-h4r " trabajo real de la turbina para obtener la entropía real a la salida de 

la turbina" 

s4r=entropy(R134a;p=p4;h=h4r) "entropía real a la salida de la turbina" 

eta_bomb=0,6 "eficiencia isentrópica de la bomba" 

eta_turb=0,7 "eficiencia isentrópica de la turbina" 

 

"CALCULOS INCLUYENDO LAS EFICIENCIAS" 
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w_b=w_bs/eta_bomb "trabajo real de la bomba" 

w_t=w_ts*eta_turb "trabajo real de la turbina" 

w_neto=w_t-w_b "trabajo neto del sistema" 

m_dot=w_dot_neto/w_neto "flujo masico requerido" 

w_dot_neto=100 "potencia requerida" 

eta_ciclo=w_neto/q_e "eficiencia térmica del ciclo ORC” 
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Anexo I. código en EES colector solar 

 

 

{MODELAMIENTO TERMICO DE UN COECTOR SOLAR PARABOLICO 

COMPUESTO CPC 

 

Por: 

JOSE MANUEL CACERES BONILLA 

 

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER  

FACULTAD DE INGENIERÍA FÍSICO-MECÁNICAS  

ESCUELA DE INGENIERÍA MECÁNICA   

BUCARAMANGA  

2019} 

 

"DATOS Y PROPIEDADES CONOCIDAS" 

s=(g_b+g_d)*eta_opt "radiación total absorbida" 

"g_b+g_d=1000 [w/m**2]""radiación total" 

g_b=1000 "componente directa de la radiación" 

g_d=400 "componente difusa de la radiación" 

eta_opt=tau_c*pre**n*alpha_a*p "eficiencia óptica" 

tau_c=0,91 "transmitancia de la cubierta" 

alpha_a=0,8 "absortancia del absorbedor" 

p=1-g/(2*pi*r_o) "factor de perdida en el claro" 

g=0,005 "grosor de la brecha o claro" 

pre=0,8 "reflectancia del reflector" 

n=1-1/c "numero promedio de reflexiones" 

c=a_c/a_a "factor de concentración del colector " 

t_amb=26+273"temperatura ambiental Bucaramanga" 
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v=2,8 "velocidad del viento" 

a_c=l*w "área de la cubierta" 

w=0,392 "ancho del colector truncado" 

h=0,28 "altura del colector truncado" 

a_a= 2*pi*r_o*área del absorbedor" 

a_r=l/2*(sqrt(4*h**2+w**2)+w**2/(2*h)*ln(((2*h+sqrt(4*h**2+w**2))/w))) "área del 

reflector" 

r_o=0,0269875 "radio del tubo absorbedor" 

d_o=2*r_o "diámetro exterior de tubo absorbedor" 

l=2 "longitud del colector" 

epsilon_c=0,9 "emisividad de la cubierta" 

epsilon_r=0,1 "emisividad de la superficie reflectora" 

epsilon_a=0,6 "emisividad del absorbedor" 

t_cielo=275,24 "temperatura de cielo" 

t_c=45+273 "temperatura de la cubierta" 

t_fi=40+273 "temperatura de entrada del fluido" 

sigma=5,67*10**(-8)"constante de stefan boltzman" 

"t_a=95,8+273" "temperatura de la superficie del tubo absorbedor" 

t_r=45+273 "temperatura del reflector" 

theta_med=23,5 " semiangulo de apertura del cpc" 

r_i=0,0252095 "radio interno del tubo absorbedor" 

d_i=r_i*2 "diámetro interno del tubo absorbedor" 

 

"CALCULO DE LOS COEFICICENTES DE TRANSFERENCIA DE CALOR" 

f_prime=(1/u_l)/(1/u_l+1/u_l_a)"factor de eliminación de calor" 

u_l=((h_t_camb**(-1)+(h_t_ac**(-1)*(h_t_ramb**(-1)+(h_rad_rc+h_t_ar**(-1))**(-

1)))/(h_t_ac**(-1)+h_t_ramb**(-1)+(h_rad_rc+h_t_ar**(-1))**(-1))))**(-1) "coeficiente 

global de pérdidas" 

h_t_camb=h_conv_camb+h_rad_ccielo "coeficiente total de transferencia entre la 

cubierta y ambiente" 
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h_conv_camb=(5,7+3,8*v)*a_c/a_a "coeficiente de conveccion entre cubierta y 

ambiente" 

h_rad_ccielo=epsilon_c*sigma*(t_c**2+t_cielo**2)*(t_c+t_cielo)*(a_c/a_a)"coeficie

nte de radiacion entre la cubierta y el cielo" 

h_t_ac=h_conv_ac+h_rad_ac "coeficiente total de transferencia entre absorbedor y 

cubierta" 

h_conv_ac=(3,25+0,0085)*((t_a-t_c)/(4*r_o)) "coeficiente de conveccion entre 

absorbedor y cubierta" 

h_rad_ac=(sigma*(t_a**2+t_c**2)*(t_a+t_c))/(1/epsilon_c+(1/epsilon_a-1)*a_c/a_a) 

"coeficiente de radiacion entre absorbedor y cubierta" 

h_t_ramb=h_conv_ramb+h_rad_rcielo "coeficnete total de transferencia entre 

reflector y ambiente" 

h_conv_ramb=(5,7+3,8*v)*a_r/a_a "coeficiente de conveccion entre reflector y 

ambiente" 

h_rad_rcielo=epsilon_c*sigma*(t_r**2+t_cielo**2)*(t_r+t_cielo)*(a_r/a_a) 

"coeficiente de radiacion entre reflector y el cielo" 

h_rad_rc=((sigma*(t_c**2+t_r**2)*(t_c+t_r))/((1-epsilon_c)/epsilon_c+1/f_cr+(1-

epsilon_r)/epsilon_r*a_c/a_r))*a_r/a_a "coeficiente de radiacion entre reflector y 

cubierta" 

f_cr=(1/2)*(a_r/a_c-((1-sin(theta_med)*(1+2*sin(theta_med)))/sin(theta_med))) 

"factor de flujo entre cubierta y reflector" 

h_t_ar=h_conv_ar+h_rad_ar "coeficiente total de transferencia entre absorbedor y 

reflector" 

h_conv_ar=(3,25+0,0085)*((t_a-t_r)/(4*r_o))"coeficiente de conveccion entre 

absorbedor y reflector" 

h_rad_ar=(sigma*(t_a**2+t_r**2)*(t_a+t_r))/((1-epsilon_r)/epsilon_r+1/f_ar+(1-

epsilon_a)/epsilon_a*a_r/a_a) "coeficiente de radiacion entre absorbedor y 

reflector" 
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f_ar=a_r/(2*a_a)*(1-a_c/a_r*((1-

sin(theta_med)*(1+2*sin(theta_med)))/sin(theta_med))) "factor de flujo entre 

absorbedor y reflector" 

u_l_a=(d_o/(h_i*d_i)+((d_o*ln(d_o/d_i)))/(2*k))**(-1) "coeficiente global de 

transferencia dentro del fluido para un absorbedor de un solo paso" 

U_O=(1/u_l+d_o/(h_i*d_i)+(d_o*ln(d_o/d_i))/(2*k))**(-1) " coeficiente global de 

transferencia de calor" 

v_f=m_dot/(rho*a_t) "velocidad del fluido dentro del tubo absorbedor" 

m_dot=0,5 "flujo masico del agua" 

a_t=pi*r_i**2 "area transversal dentro del tubo absorbedor"  

rho=Density(Water;T=90;P=101,325) "densidad del agua dentro del tubo 

absorbedor" 

re=(v_f*d_i)/nu "numero de Reynolds para el agua" 

nusselt=0,023*re**0,8*pr**0,4 "numero de Nusselt" 

h_i=(nusselt*k)/(2*r_i) "coeficiente de transferencia de calor dentro del tubo 

absorbedor" 

nu=KinematicViscosity(Water;T=60;P=101,325) "viscosidad cinemática del agua" 

Pr=Prandtl(Water;T=60;P=101,325) "numero de Prandtl" 

k=Conductivity(Water;T=60;P=101,325)         "conductividad del fluido" 

 

"BALANCES DE CALOR Y TEMPERATURA DE SALIDA" 

t_out=z1+t_amb+j "temperatura de salida del fluido" 

z=(-p_prime*u_o/(m_dot*c_p)*f_prime*l) 

z1=(a_c/a_a*s/u_o) 

p_prime=2+pi*r_i " perímetro mojado" 

c_p=Cp(Water;T=60;P=150)*1000 "calor especifico del agua a temperatura 

promedio" 

j=(((t_fi-t_amb))-z1)*(1*exp(z)) 

q_ua=s*a_c-a_a*u_o*(t_a-t_amb) "calor en el absorbedor relacionando la 

t_absorbedor y la t_ambiente" 
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q_u3=f_prime*a_c*(s-a_a/a_c*u_o*(t_out-t_amb))" color en el absorbedor 

relacionando la t_salida fluido y la t_ambiente" 

q_uf=u_o*(t_a-t_out) 

q_uf=q_ua "en la superficie absorbedora el calor útil que se transfiere al fluido es 

igual al que se recolecta dcon la radiacion" 

eta_col=q_uf/(s*a_c) "eficiencia térmica del colector" 
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Anexo J. Plano de la planta ORC 

 

 

 

 

Ítem Equipo Descripción 

1 Bomba ORC Q= 0,175m3/s, P= 2800kpa 

2 Evaporador A=47,86 m2 

3 Turbina W=100 kw 

4 Condensador A=322,5 m2 

5 Colector CPC 125 colectores de 2m 

6 Tanque agua Almacenador de agua caliente 10000 L 

7 Tanque agua Almacenador de agua T. ambiente 

10000 L 

8 Válvula controladora de presión P salida=2736 kpa 
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Ítem Equipo Descripción 

9 Válvula controladora de presión P salida=200kpa 

10 Válvula controladora de presión P salida=200kpa 

12 Bomba condensador Q=0,036m3/s, P=200 kpa 

13 Bomba evaporador  Q=0,00269 m3/s; P=200 kpa 

14 Bomba CPC Q=0,0005 m3/s; P=200 kpa 
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Anexo K. Ficha técnica refrigerante R134a de la empresa GAS SERVEI 
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