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RESUMEN 
 

Un economizador es un intercambiador de calor de tubos aleteados que permite recuperar parte del calor 

sensible de los productos de la combustión que emite una caldera, transfiriéndolo al agua de alimentación 

y aumentando así la eficiencia térmica. En el presente trabajo se efectuó el diseño de un economizador de 

tubos con aletas helicoidales para efectuar el precalentamiento de un agua de alimentación que se 

encuentra a una temperatura de 25 ºC, utilizando para ello gases de combustión a 240 ºC como agente de 

transferencia de calor, los cuales se emiten al quemar Fuel-Oil en una caldera pirotubular. El agua se 

calentará hasta 73,27 ºC, y tanto el coeficiente global de transferencia de calor como el área de la 

superficie de transferencia de calor tuvieron valores de 19,947 W/m2.K y 95,146 m2, respectivamente. El 

economizador diseñado tendrá una longitud de los tubos aleteados de 65,482 m, un número total de tubos 

de 131, un número de filas transversales de los tubos de 16, una profundidad del conducto del gas de 

0,765 m, un número real de tubos de 144 y una longitud actual de los tubos aleteados igual a 72. 
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ABSTRACT 
 

An economizer is a finned tube heat exchanger that makes it possible to recover part of the sensible heat 

of the combustion products emitted by a boiler, transferring it to the feed water and thus increasing 

thermal efficiency. In the present work, the design of an economizer of tubes with helical fins was carried 

out to accomplish the preheating of a feed water that is at a temperature of 25 ºC, by using combustion 

gases at 240 ºC as heat transfer agent which are emitted by burning Fuel-Oil in a fire tube boiler. The 

water will heat up to 73.27 °C, and both the global heat transfer coefficient and the heat transfer surface 

area had values of 19.947 W/m2.K and 95.146 m2, respectively. The economizer designed will have a 

length of the finned tubes of 65.482 m, a total number of tubes of 131, a number of transverse rows of 

tubes of 16, a depth of the gas conduit of 0.765 m, an actual number of tubes of 144 and an actual length 

of the finned tubes equal to 72. 
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NOMENCLATURA 

 
a Ancho del conducto de gas m 
A Área de la superficie de transferencia de calor del intercambiador de calor m2 
A’ Área asumida de la superficie exterior de transferencia de calor m2 
A1 Área de la superficie externa por 1 m de longitud del tubo m2 
Ain1 Área de la superficie interna por 1 m de longitud del tubo m2 
Ain Área de la superficie de transferencia de calor interna calculada m2 
A’in Área interior calculada m2 
Ar1 Área superficial de las aletas por 1 m de longitud del tubo para aletas helicoidales m2 
Arct1 Área superficial total del tubo portador aleteado por 1 m de longitud del tubo m2 
At1 Área superficial del tubo portador, no ocupada por las aletas, por 1 m de longitud del 

tubo aleteado 
m2 

b Altura del conducto de gas m 
c Profundidad del conducto de gas m 
Cp Calor especifico kJ/kg.K 
Cq Factor - 
Ctem Factor de corrección - 
Cz Factor - 
d Diámetro exterior del tubo portador de la aleta m 
dcl Diámetro convencional del tubo aleteado m 
din Diámetro interior del tubo m 
D Diámetro del tubo aleteado m 
E Eficiencia teórica de la aleta - 
E’ Valor preliminar de la eficiencia teórica de la aleta - 
f Área de flujo para el paso del medio de transferencia de calor m2 
F Área libre mínima m2 
G Caudal másico kg/s 
h' Entalpia de entrada del fluido frío kJ/kg 
h'’ Entalpia de salida del fluido frío kJ/kg 
h1rdc Coeficiente de transferencia de calor reducido desde el exterior de la superficie de 

calentamiento 
W/m2.K 

h’2 Coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno asumido W/m2.K 
h2 Coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno W/m2.K 
hc Coeficiente de transferencia de calor convectivo W/m2.K 
k Conductividad térmica W/m.K 
lr Altura de la aleta m 
l'r Altura convencional de la aleta m 

a

rsL  Longitud actual de los tubos aleteados del intercambiador de calor m 

Lc·cr·s Longitud de los tubos dentro de los confines del conducto de gas m 
Lrs Longitud de los segmentos aleteados de los tubos m 
Lt Longitud total de los segmentos calentados de los tubos no aleteados m 
n Exponente - 
nx Numero de comienzos del serpentín - 
P’ Presión de entrada Pa 
Pr Número de Prandtl - 
Q Calor intercambiado kW 
Rcont Resistencia térmica de contacto en la interface acero-aluminio m2.K/W 
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Re Número de Reynolds - 
RT Resistencia térmica de la pared de los tubos bimetálicos m2.K/W 
 sr Espaciado de las aletas m 
S1 Espaciado transversal del tubo m 
S2 Espaciado longitudinal del tubo m 
S’2 Espaciado diagonal del tubo con un arreglo “equivalente” m 
T’         Temperatura de entrada del fluido frío ºC 
T’’ Temperatura de salida del fluido frío ºC 

T  Temperatura promedio del fluido frío ºC 

Tin Temperatura interior ºC 
Tr Temperatura promedio de la aleta ºC 
ΔT Diferencia promedio de temperatura ºC 
u Velocidad m/s 
U Coeficiente global de transferencia de calor W/m2.K 
v Viscosidad cinemática m2/s 
X Parámetro de forma del haz - 
z Número de tubos en el haz - 
z1 Número de tubos en la fila transversal del haz - 
z2 Numero de filas de tubos en el haz en dirección al flujo de gas - 

az  Número real de tubos en el intercambiador de calor - 

ztcp Número de tubos conectados en paralelo - 
Símbolos griegos 

β Parámetro de la aleta - 
δr Espesor medio de las aletas m 
δ’t Espesor nominal de la pared del tubo m 
ε Volumen específico m3/kg 
ζ Parámetro - 
λ Parámetro - 
µ Viscosidad dinámica Pa.s 
µr Coeficiente - 
ρ Densidad kg/m3 
σ1 Espaciado transversal relativo de los tubos en el haz - 
σ2 Espaciado longitudinal relativo de los tubos en el haz - 
φcl Diámetro del haz - 
Ψ Eficiencia térmica - 
ΨE Factor - 
Ψr Coeficiente de la aleta del tubo - 
ϑ’ Temperatura de entrada del fluido caliente ºC 
ϑ’’ Temperatura de salida del fluido caliente ºC 

  Temperatura promedio del fluido caliente ºC 

Subíndices 

f Del líquido  
g Del gas  
r De la aleta  

 

1. INTRODUCCIÓN 
 

El incremento continuo de la demanda de energía asociado al desarrollo socioeconómico, las restricciones 

financieras para ampliar la oferta energética, la necesidad de lograr una mayor competitividad 
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internacional y de atenuar el impacto ambiental de las tecnologías energéticas, fundamentan la 

importancia que tiene hoy en día el mejoramiento de la eficiencia energética de cualquier proceso 

(Restrepo et al., 2006).  

 

La creciente competencia que existe hoy día obliga a las empresas a buscar alternativas para reducir los 

costos operacionales de sus procesos productivos (Oelker, 1999). Los consumos elevados de combustible 

y sus altos costos, así como, la problemática de la contaminación atmosférica, han llevado a buscar 

métodos que permitan el uso racional y eficiente de la energía. 

 

Una caldera o generador de vapor es un equipo destinado a la producción de vapor a partir de agua 

líquida. La energía necesaria para producir el vapor de agua se obtiene de las reacciones de combustión de 

un combustible sólido, líquido o gas, conjuntamente con el oxígeno del aire. Los gases calientes 

provenientes de las reacciones químicas se expulsan al medio ambiente. Es posible utilizar los gases para 

precalentar el agua fría que ingresa a la caldera mediante el empleo de un intercambiador de calor 

denominado economizador (Armijo y Salas, 2008). 

 

La temperatura de los gases de combustión que salen por la chimenea representa uno de los mayores 

porcentajes de pérdidas generados en la caldera. Éstas pérdidas de calor asociada a los productos (gases) 

de la combustión (en chimenea) representa un alrededor de un 18% para el caso de las calderas que 

utilizan gas y 12% para el caso de las calderas que utilizan carbón y petróleo. En la mayoría de los casos, 

dado que la temperatura de salida de los gases de la combustión es de 230 ºC como mínimo, es posible 

recuperar el calor sensible de estos gases, incluso hasta 170 ºC (caso Fuel-Oil), instalando un 

economizador al final del recorrido de los gases por la caldera, que calienta el agua de alimentación de la 

misma (Oelker, 2000). 

 

La temperatura del agua de alimentación es muy importante en la caldera. Teóricamente está relacionado 

con la cantidad de calor requerido para el calentamiento del agua (sensible) y el cambio de fase (latente). 

Según (Chucuya, 2017) la eficiencia de la caldera aumenta con la elevación de la temperatura del agua de 

alimentación al necesitarse menos energía para producir el vapor. Además, añade que como “regla de 

dedo”, al aumentar 5°C la temperatura de alimentación de agua a la caldera implicará un aumento del 1% 

en la eficiencia de la caldera. 

 

Los economizadores son básicamente superficies de transferencia de calor tubulares usadas para 

precalentar el agua de alimentación a las calderas antes que entren al tambor de vapor (unidades de 

recirculación) o superficies de horno (unidades de un solo paso). El término economizador proviene del 

uso temprano de tales intercambiadores de calor para reducir los costos de operación o economizar el 

consumo de combustible mediante la recuperación de energía extra a partir de los gases de combustión. 

Los economizadores también reducen el potencial de choque térmico y las fuertes fluctuaciones de la 

temperatura del agua a medida que el agua de alimentación entra hacia el tambor o las paredes de agua 

(Brumerčík et al., 2016).  

 

De acuerdo con (Farthing, 2008), los economizadores son aparatos térmico-mecánicos que depuran el 

calor residual contenido en los gases de combustión haciendo pasar el efluente de escape a través de 

superficies de transferencia de calor para transferir algo del calor residual hacia un fluido de proceso. En 

el hogar de la caldera la mayoría de los economizadores transfieren su calor residual hacia tanto el agua de 

alimentación como el aire de combustión. Un economizador de agua de alimentación (Fig. 1) es una de las 

adiciones más económicas que pueden hacerse para cualquier caldera. La tecnología sencilla de los 

economizadores y la falta de partes en movimiento le suministra un ciclo de vida relativamente elevado 

libre de mantenimiento. Resulta necesario apuntar que los economizadores se emplean con estrategias de 

alimentación de agua modulantes para prevenir el sobrecalentamiento y el recalentamiento repentino, el 

cual puede ocurrir en ciertas aplicaciones.  
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Figure 1. Esquema de instalación de un economizador en una caldera. 

Fuente: Adaptado de (Oelker, 1999) 

 

Para reducir los costos de capital, la mayoría de los fabricantes de calderas construyen economizadores 

con una variedad de tipos de aletas para mejorar la tasa de transferencia de calor controlante del lado del 

gas. Las aletas son partes no costosas las cuales pueden reducir el tamaño global y el costo de un 

economizador. Sin embargo, la aplicación exitosa es muy sensible al ambiente reinante cuando se emplean 

gases de combustión. La limpieza de la superficie es una preocupación clave. En calderas escogidas, tales 

como aquellas unidades que queman carbón, los economizadores de superficie extendida no son 

recomendables debido a las características peculiares del polvo de ceniza (Brumerčík et al., 2016).  

 

La principal ventaja o beneficio de un economizador es la importante reducción de los gastos en 

combustible, resultante del mejoramiento de la eficiencia de las calderas, lo que permite quemar una 

menor cantidad de combustible para aportar el calor requerido para generar vapor. El hecho de requerir de 

una menor cantidad de combustible se traduce también en una reducción de las emisiones contaminantes 

de una caldera, puesto que éstas dependen de la cantidad de combustible quemado. También evitará los 

choques térmicos producidos cuando el agua de alimentación a baja temperatura entra en contacto con las 

superficies calientes de la caldera (Oelker, 1999). 

 

Son varios los autores que han estudiado, evaluado o diseñado economizadores. En este sentido (Martić et 

al., 2015), presentaron un análisis técnico y económico de una planta pequeña de cogeneración que se 

construyó para suministrar tanto agua caliente como vapor de agua para una planta anexa de 

procesamiento lácteo en Serbia, presentando además una metodología para diseñar un economizador. 

También (Brumerčík et al., 2016) emplearon la modelación de Método de Elemento Finito para 

determinar los campos de tensión y temperaturas de los componentes de un economizador. Igualmente 

(Jatola et al., 2017) efectuaron el análisis de rendimiento de un economizador utilizando diferentes 

materiales de los tubos. Por otro lado, (Trojan y Granda, 2018) presentaron un modelo matemático de un 

economizador con parámetros distribuidos, el cual puede usarse para simular su operación. El modelo 

matemático desarrollado por estos autores hace posible determinar las temperaturas del tubo y del medio 

de trabajo, así como también permite monitorear los parámetros de calor y flujo del economizador en 

modo online. De igual manera, (Chopade, 2018) efectuó el diseño de un economizador para ser empleado 

en una caldera recuperadora de calor residual para mejorar la capacidad térmica del proceso. Asimismo, 

(Khoirul y Firman, 2019) diseñaron un intercambiador de calor de tubo y coraza para ser empleado como 

economizador, determinando parámetros tales como el área de sección transversal, la longitud del tubo, el 
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diámetro exterior del tubo y el número total de tubos. Estos autores optimizaron las principales 

dimensiones del intercambiador de calor por medio del método experimental de Taguchi para obtener el 

diseño óptimo. En otro estudio, (López, 2017) diseñó un economizador utilizando la metodología 

publicada en (Pysmenny et al., 2007). Por último, (Zarifi y Moghaddam, 2020) estudiaron el empleo de un 

economizador de tubos aleteados para incrementar la eficiencia de un generador termoeléctrico basado en 

un sistema de cogeneración.  

 

Otros autores (Melendez, 2005; Morales y Veintimilla, 2007; Ruiz, 2012; Guiot y Ramos, 2018; Pacheco 

y Vargas, 2021) también han diseñado economizadores para diferentes aplicaciones y servicios.  

En el presente trabajo se efectúa el diseño de un economizador de tubos aleteados para efectuar el 

calentamiento del agua de alimentación a una caldera, mediante el aprovechamiento de los gases de 

combustión generados en ésta, utilizando para ello la metodología presentada en (Pis’mennyi et al., 2016). 

 

2. MATERIALES Y MÉTODOS 
 

2.1. Definición del problema 

 

Se necesita diseñar un economizador para efectuar el pre-calentamiento de 1,20 kg/s de un agua de 

alimentación a una caldera. La temperatura y presión de entrada del agua es de 25 ºC y 0,5 MPa, 

respectivamente, mientras que se emplearán los gases de combustión como agente de intercambio térmico, 

los cuales se encuentran a una temperatura de 240 ºC y presión de 1 atm, y presentan la siguiente 

composición porcentual volumétrica: 

 

 Dióxido de carbono (yCO2): 10,17 %. 

 Oxígeno (yO2): 7,20 %. 

 Nitrógeno (yN2): 73,22 %. 

 Agua (yH2O): 9,70 %. 

 Dióxido de azufre (ySO2): 0,004 %. 

 Monóxido de carbono (yCO): 0,006 %. 

 

Se desea que la temperatura de salida de los gases de combustión no sobrepase los 120 ºC, que el 

economizador opere a contracorriente con arreglo triangular de los tubos, y que posea tubos con aletas 

helicoidales. Para ello se disponen de tubos aleteados bimetálicos con las siguientes características 

geométricas y dimensiones: 

 

Tubo: 

 Material: Acero al carbono. 

 Diámetro interno (din): 0,02786 m. 

 Espesor de la pared (δ’t): 0,00277 m. 

 Diámetro externo (d): 0,0334 m. 

Aletas: 

 Material: Aluminio. 

 Diámetro del tubo aleteado (D): 0,0604 m. 

 Altura de la aleta (lr): 0,0135 m. 

 Espaciado de las aletas (sr): 0,003 m. 

 Espesor medio de las aletas (δr): 0,0008 m.   

Otros datos: 

 Ancho del conducto de gas (a) (no mayor de): 0,56 m 
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 Altura del conducto de gas (b) (no mayor de): 0,50 m. 

 Longitud de los segmentos aleteados de los tubos (Lrs): 1 m. 

 Número de tubos en el haz (z): 1. 

 Longitud total de los segmentos calentados de los tubos no aleteados (Lt): 0 m. 

 Número de tubos en la fila transversal del haz (z1): 9 

 Numero de filas de tubos en el haz en dirección al flujo de gas (z2): 10 

 Longitud de los tubos dentro de los confines del conducto de gas (Lc·cr·s): 0,5 m.  

 

En la Figura 2 se muestra la nomenclatura empleada tanto en los datos iniciales como en los cálculos 

posteriores, para efectuar el diseño del economizador. 

 

 
Figura 2. Características geométricas de los tubos aleteados y el haz de tubos con arreglo triangular. 

Fuente: Adaptado de (Pis’mennyi et al., 2016) 

 

2.2. Metodología de cálculo a emplear 

 

Para llevar a cabo el diseño del economizador se empleó la metodología publicada en (Pis’mennyi et al., 

2016), en donde se obtiene como parámetros fundamentales el coeficiente global de transferencia de calor, 

el área total de la superficie de transferencia de calor, el número total de tubos, el número de filas 

transversales y el número real de tubos en el intercambiador de calor, así como también la longitud real de 

tubos aleteados y la profundidad del conducto de gas. A continuación, se muestran los pasos a seguir para 

efectuar el diseño del equipo. 

 

Coeficiente de transferencia de calor convectivo: 

 
Paso 1. Definición de los datos iniciales de las corrientes: 

 



1528 

La Tabla 1 muestra los datos iniciales que deben definirse para ambas corrientes de fluido. 

 
Tabla 1. Datos iniciales a definir para ambas corrientes de fluido: 

 
Parámetro Agua Gases Unidades 

Caudal másico Gf Gg kg/s 

Temperatura de entrada T’ ϑ’ ºC 

Temperatura de salida - ϑ’’ ºC 

Presión de entrada P’f Pg MPa 
                                       Fuente: Elaboración propia. 

 

Paso 2. Definición de los datos iniciales requeridos para el intercambiador de calor: 

 

La Tabla 2 expone los datos iniciales requeridos para el intercambiador de calor 

 
Tabla 2. Datos iniciales requeridos para el intercambiador de calor: 

 
Parámetro Símbolo Unidades 

Tubos 

Diámetro interno din m 

Espesor de la pared δ’t m 

Diámetro externo d m 

Aletas 

Diámetro del tubo aleteado D m 

Altura de la aleta lr m 

Espaciado de las aletas sr m 

Espesor medio de las aletas δr m 

Otros datos 

Ancho del conducto de gas a m 

Altura del conducto de gas b m 

Longitud de los segmentos aleteados de los tubos  Lrs m 

Número de tubos en el haz z  

Longitud total de los segmentos calentados de los tubos no aleteados Lt m 

Número de tubos en la fila transversal del haz z1  

Numero de filas de tubos en el haz en dirección al flujo de gas z2  

Longitud de los tubos dentro de los confines del conducto de gas Lc·cr·s m 

Resistencia térmica de contacto en la interface acero-aluminio Rcont m2.K/W 
                       Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 3. Temperatura promedio de los gases de combustión ( ): 

 

2

''' 



  

 
(1) 

 

Paso 4. Búsqueda de las propiedades físicas de los gases de combustión a la temperatura promedio 

determinada en el paso anterior: 

 

Se deberán buscar las propiedades físicas descritas en la Tabla 3 para los gases de combustión a la 

temperatura promedio calculada en el Paso 3.  

 
Tabla 3. Propiedades físicas que deben determinarse para los gases de combustión: 

 
Propiedad Símbolo Unidades 
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Densidad ρg kg/m3 

Volumen específico εg m3/kg 

Viscosidad cinemática vg m2/s 

Calor especifico Cpg kJ/kg.K 

Conductividad térmica kg W/m.K 

Número de Prandtl Prg - 
                                              Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 5. Calor intercambiado (Q): 

 

 '''   gg CpGQ  
(2) 

 

Paso 6. Entalpía del agua a la entrada del intercambiador de calor (h’): 

 

En base a las temperaturas (T’) y presión (P’f) de entrada del agua, deberá buscarse la entalpía del agua a 

la entrada del intercambiador de calor (h’). 

 

Paso 7. Entalpía del agua a la salida del intercambiador de calor (h’’): 

 

A partir de la ecuación de balance: 

 

 ''' hhGQ f   
(3) 

 

Despejando h’’ en la ecuación (3) se obtiene: 

 

fG

Q
hh  '''  

 

 

 

Paso 8. Temperatura del agua a la salida del intercambiador de calor (T’’): 

 

Tomando en cuenta el valor de tanto la presión de alimentación del agua (P’f) como su entalpía de salida 

(h’’), se puede definir la temperatura del agua a la salida del intercambiador de calor, esto es, hasta que 

temperatura se calentará esta agua.  

 

Paso 9. Temperatura promedio del agua en el intercambiador de calor (T ): 

 

2

''' TT
T


  

 
(4) 

 

Paso 10. Búsqueda de las propiedades físicas del agua de alimentación: 

 

Tomando en cuenta tanto la presión de entrada del agua de alimentación (P’f) como su temperatura 

promedio (T ) determinada en el paso anterior, se procederá a buscar las propiedades físicas mostradas en 

la Tabla 4 para este fluido.  
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Tabla 4. Propiedades físicas requeridas para el agua de alimentación a la temperatura promedio determinada en el 

Paso 9. 

 
Propiedad Símbolo Unidades 

Densidad ρf kg/m3 

Volumen específico εf m3/kg 

Viscosidad cinemática vf m2/s 

Viscosidad dinámica µf Pa.s 

Conductividad térmica kf W/m.K 

Número de Prandtl Prf - 
                                           Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 11. Área superficial de las aletas por 1 m de longitud del tubo para aletas helicoidales (Ar1): 

 

  z
s

L
DdDA

r

rs
rr  


2

2

22

1  
 
(5) 

 

Paso 12. Área superficial del tubo portador, no ocupada por las aletas, por 1 m de longitud del tubo 

aleteado (At1): 

 


















 t

r

r
rst Lz

s
LdA


 11  

 
(6) 

 

Paso 13. Área de la superficie externa por 1 m de longitud del tubo (A1): 

 

111 tr AAA   
(7) 

 

Paso 14. Relación AAr / : 

 

1

1

A

A

A

A rr   
 
(8) 

 

Paso 15. Relación AAt / : 

 

1

1

A

A

A

A tt   
 
(9) 

 

Paso 16. Área superficial total del tubo portador aleteado por 1 m de longitud del tubo (Arct1): 

 

rsrct LdA  1  
(10) 

 

Paso 17. Área de la superficie interna por 1 m de longitud del tubo (Ain1): 

 

rsinin LdA  1  
(11) 
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Paso 18. Relación inAA / : 
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(12) 

 

Paso 19. Coeficiente de la aleta del tubo (Ψr): 
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Paso 20. Espaciado transversal del tubo (S1): 
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Paso 21. Espaciado longitudinal del tubo (S2): 
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3
SS   

 
(15) 

 

Paso 22. Definición del espaciado diagonal del tubo con un arreglo “equivalente” (S’2). 

 

Paso 23. Espaciado transversal relativo de los tubos en el haz (σ1): 

 

d

S1
1   

 
(16) 

 

Paso 24. Espaciado longitudinal relativo de los tubos (σ2): 

 

d

S2
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(17) 

 

Paso 25. Características del espaciado relativo: 
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(19) 

 

Paso 26. Diámetro convencional del tubo aleteado (dcl): 
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Paso 27. Diámetro del haz (φcl): 
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Paso 28. Área libre mínima (F): 

 

clscrc dLzbaF  1  
(22) 

 

Paso 29. Velocidad del gas calculada (ug): 
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(23) 

 

Paso 30. Numero de comienzos del serpentín (nx). 

 

 

Paso 31. Número de tubos conectados en paralelo (ztcp): 

 

1znz xtcp   (24) 

 

Paso 32. Área de flujo para el paso del medio de transferencia de calor ( f ): 
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(25) 

 

Paso 33. Velocidad promedio del agua ( fu ): 

 

f

G
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(26) 

 

Paso 34. Eficiencia térmica (Ψ). 

 

Paso 35. Resistencia térmica de la pared de los tubos bimetálicos (RT). 

 

Paso 36. Parámetro de forma del haz (X): 

 

Para un arreglo triangular de los tubos: 
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Paso 37. Exponente n: 

 

rXn  005,0)tanh(08,07,0  (28) 

 

Paso 38. Factor Cq: 
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Paso 39. Factor Cz. 

 

Paso 40. Coeficiente de transferencia de calor convectivo (hc): 
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(30) 

 

Coeficiente de transferencia de calor reducido: 

 
Paso 41. Suposición del valor preliminar de la eficiencia teórica de la aleta (E’). 

 

Paso 42. Temperatura promedio de la aleta (Tr): 

 

  'ETTr    
(31) 

 

Paso 43. Conductividad térmica del material de la aleta (kr) a la temperatura promedio (Tr) determinada en 

el paso anterior. 

 

Paso 44. Parámetro de la aleta (β): 
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(32) 

 

Paso 45. Altura convencional de la aleta ( rl ' ): 
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Paso 46. Eficiencia teórica de la aleta (E): 
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Paso 47. Comparación del valor de la eficiencia teórica de la aleta (E) determinado en el Paso 46 con el 

valor de eficiencia asumido preliminarmente en el Paso 41 (E’).  

 

En caso de existir una diferencia no superior a ± 0,02 entre E y E’, se toma el valor de E determinado en el 

Paso 46. De lo contrario se vuelve a iterar. 

 

Paso 48. Factor (ΨE): 
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Paso 49. Coeficiente µr. 

 

Paso 50. Coeficiente de transferencia de calor reducido desde el exterior de la superficie de calentamiento 

(h1rdc): 
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(36) 

Coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno 

 
Paso 51. Número de Reynolds para el agua (Ref): 

 

f

inf

f
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du 
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(37) 

 

Paso 52. Parámetro λ: 

 

fRe

900
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Paso 53. Parámetro ζ: 
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64,1Relog82,1


 f  

(39) 

 

Paso 54. Suposición del valor del área de la superficie exterior de transferencia de calor (A’). 

 

Paso 55. Suposición del coeficiente de transferencia de calor (h’2). 

 

Paso 56. Área interior calculada (A’in): 
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Paso 57. Temperatura interior calculada ( inT ' ): 

 

2

3

''

10
'

hA

Q
TT

in

in



  

 
(41) 

 

Paso 58. Viscosidad dinámica del agua a P’f y inT '  (µin). 

 

Paso 59. Factor de corrección (Ctem): 

 

Para el caso considerado donde el medio de transferencia de calor interno es líquido en descenso (agua) y 

que es calentado (el flujo de calor es dirigido desde la pared del tubo hacia el agua), el factor de corrección 

se determina mediante la siguiente ecuación: 
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Paso 60. Coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno (h2): 
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Dimensiones del intercambiador: 

 
Paso 61. Coeficiente global de transferencia de calor (U): 
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Paso 62. Diferencia promedio de temperatura (ΔT): 

 

Para arreglo a contracorriente: 
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Paso 63. Área de la superficie de transferencia de calor del intercambiador de calor (A): 
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(46) 

 

Paso 64. Área de la superficie de transferencia de calor interna calculada (Ain): 
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Paso 65. Temperatura interior calculada ( inT ): 
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(48) 

 

Paso 66. Comparación del valor de la temperatura interior inT  calculado  en el Paso 65 con el valor de la 

temperatura interior ( inT ' ) determinado en el Paso 57.  

 

En caso de existir una diferencia no mayor a ± 1,00 ºC entre inT  y inT ' , se tomará el valor de inT  

determinado en el Paso 65. De lo contrario se vuelve a iterar. 

 

Paso 67. Longitud total de los tubos aleteados (sin codos) del intercambiador de calor (Lrs): 

 

1A

A
Lrs   

 
(49) 

 

Paso 68. Número total de tubos en el intercambiador de calor (z): 

 

scrc

rs

L

L
z

..

  
 
(50) 

 

Paso 69. Numero de filas transversales de los tubos (z2): 

 

1

2
z

z
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(51) 

 

Paso 70. Profundidad del conducto de gas (c): 

 

  22 1 Szc   (52) 
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Paso 71. Número real de tubos en el intercambiador de calor (
az ): 

 

21 zzza   
(53) 

 

Paso 72. Longitud actual de los tubos aleteados del intercambiador de calor (
a

rsL ): 

 
a

scrc

a

rs zLL    
(54) 

 

3. RESULTADOS Y DISCUSIÓN 

 
A continuación, se muestran los resultados obtenidos al aplicar la metodología de diseño del 

economizador. 

 

3.1. Coeficiente de transferencia de calor convectivo 

 

Paso 1. Definición de los datos iniciales de las corrientes: 

 

La Tabla 5 expresa los valores de los datos iniciales de cada corriente involucrada en el sistema de 

transferencia de calor.  

 
Tabla 5. Valores de los datos iniciales de cada corriente involucrada: 

 

Parámetro Agua Gases Unidades 

Caudal másico 1,200 1,857 kg/s 

Temperatura de entrada 25 240 ºC 

Temperatura de salida - 120 ºC 

Presión de entrada 0,5 0,1 MPa 
                                  Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 2. Definición de los datos requeridos para el intercambiador de calor: 

 

Como bien se estableció con anterioridad, el intercambiador tendrá tubos bimetálicos con arreglo 

triangular y aletas externas helicoidales, los cuales estarán conectados en forma de serpentín en dirección 

longitudinal con respecto al paso del aire. Los codos estarán ubicados por fuera del conducto de aire. 

En la Tabla 6 se muestran los valores de datos iniciales necesarios para el intercambiador de calor. 

 
Tabla 6. Valores de los datos iniciales requeridos para el intercambiador de calor: 

 

Parámetro Símbolo Valor Unidades 

Tubos 

Diámetro interno din 0,02786 m 

Espesor de la pared δ’t 0,00277 m 

Diámetro externo d 0,03340 m 

Aletas 

Diámetro del tubo aleteado D 0,0604 m 

Altura de la aleta lr 0,0135 m 

Espaciado de las aletas sr 0,0030 m 

Espesor medio de las aletas δr 0,0008 m 

Otros datos 

Ancho del conducto de gas a 0,56 m 

Altura del conducto de gas b 0,50 m 
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Longitud de los segmentos aleteados de los tubos  Lrs 1 m 

Número de tubos en el haz z 1  

Longitud total de los segmentos calentados de los tubos no aleteados Lt 0 m 

Número de tubos en la fila transversal del haz z1 9  

Numero de filas de tubos en el haz en dirección al flujo de gas z2 10  

Longitud de los tubos dentro de los confines del conducto de gas Lc·cr·s 0,5 m 

Resistencia térmica de contacto en la interface acero-aluminio Rcont 0,000189 m2.K/W 
   Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 3. Temperatura promedio de los gases de combustión ( ): 

 

Cº180
2

120240

2

'''









  

 

Paso 4. Búsqueda de las propiedades físicas de los gases de combustión a la temperatura promedio 

determinada en el paso anterior: 

 

Según (Pávlov et al., 1981; Green y Southard, 2019; Ruiz, 2012; Pis’mennyi et al., 2016), los gases de 

combustión tendrán los valores de las propiedades físicas que se expresan en la Tabla 7 a la temperatura 

media determinada en el paso anterior. 

 
Tabla 7. Valores de las propiedades físicas de los gases de combustión: 

 

Propiedad Símbolo Valor Unidades 

Densidad ρg 0,779 kg/m3 

Volumen especifico εg 1,284 m3/kg 

Viscosidad cinemática vg 2,99x10-5 m2/s 

Calor especifico Cpg 1,087 kJ/kg.K 

Conductividad térmica kg 0,0350 W/m.K 

Número de Prandtl Prg 0,679 - 
                                Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 5. Calor intercambiado (Q): 

 

    kWCpGQ gg 227,242120240087,1857,1'''    

 

Paso 6. Entalpía del agua a la entrada del intercambiador de calor (h’): 

 

Tomando en cuenta una temperatura (T’) y presión de alimentación del agua (P’f) de 25 ºC y 0,5 MPa, 

respectivamente, la entalpía del agua será de 105,298 kJ/kg, de acuerdo con (Wagner y Kretzschmar, 

2019). 

 

Paso 7. Entalpía del agua a la salida del intercambiador de calor (h’’): 

 

Utilizando la ecuación (3) se obtiene: 

 

kgkJ
G

Q
hh

f

/154,307
200,1

227,242
298,105'''   

 

Paso 8. Temperatura del agua a la salida del intercambiador de calor (T’’): 
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Para una presión de alimentación (P’f) de 0,5 MPa y una entalpía de salida (h’’) de 307,154 kJ/kg, el agua 

se calentará hasta una temperatura de 73,27 ºC según (Wagner y Kretzschmar, 2019). 

 

Paso 9. Temperatura promedio del agua en el intercambiador de calor (T ): 

 

C
TT

T º135,49
2

27,7325

2
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Paso 10. Propiedades físicas del agua de alimentación: 

 

La Tabla 8 expresa los valores de las propiedades físicas del agua de alimentación determinados a la 

temperatura media (T ) calculada en el paso anterior, así como a la presión (P’f) de 0,5 MPa, de acuerdo 

con (ChemicaLogic, 2003; Wagner y Kretzschmar, 2019). 

 
Tabla 8. Valores de las propiedades físicas del agua de alimentación: 

 

Propiedad Símbolo Valor Unidades 

Densidad ρf 988,598 kg/m3 

Volumen específico εf 0,00101 m3/kg 

Viscosidad cinemática vf 5,614x10-7 m2/s 

Viscosidad dinámica µf 0,000555 Pa.s 

Conductividad térmica kf 0,643 W/m.K 

Número de Prandtl Prf 3,609 - 
                                     Fuente: Elaboración propia 

 

La Tabla 9 describe los resultados de los parámetros determinados en los Pasos 11 al 21. 

 
Tabla 9. Resultados de los parámetros incluidos en los pasos 11-21: 

 

Paso Parámetro Símbolo Valor Unidades 

11 Área superficial de las aletas por 1 m de longitud del tubo 

para aletas helicoidales 

Ar1 1,376 m2 

12 Área superficial del tubo portador, no ocupada por las aletas, 

por 1 m de longitud del tubo aleteado 

At1 0,077 m2 

13 Área de la superficie externa por 1 m de longitud del tubo A1 1,453 m2 

14 Relación AAr /  11 / AAr  0,947 - 

15 Relación AAt /  
11 / AAt  0,053 - 

16 Área superficial total del tubo portador aleteado por 1 m de 

longitud del tubo 

Arct1 0,105 m2 

17 Área de la superficie interna por 1 m de longitud del tubo Ain1 0,087 m2 

18 Relación inAA /  11 / inAA  16,701 - 

19 Coeficiente de la aleta del tubo Ψr 13,838 - 

20 Espaciado transversal del tubo  S1 0,059 m 

21 Espaciado longitudinal del tubo  S2 0,051 m 
   Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 22. Definición del espaciado diagonal del tubo con un arreglo “equivalente” (S’2). 

 

Según (Pis’mennyi et al., 2016), el valor del espaciado del tubo diagonal con un arreglo “equivalente” 

(S’2) es igual al espaciado del tubo transversal (S1), por lo que: 
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S’2 = S1 = 0,059 m. 

 

La Tabla 10 muestra los resultados de los parámetros calculados en los Pasos 23 al 29. 

 
Tabla 10. Resultados de los parámetros incluidos en los pasos 23-29: 

 

Paso Parámetro Símbolo Valor Unidades 

23 Espaciado transversal relativo de los tubos en el haz σ1 1,766 - 

24 Espaciado longitudinal relativo de los tubos σ2 1,527 - 

25 Características del espaciado relativo σ'2 1,766 - 

σ1/σ2 1,156 - 

26 Diámetro convencional del tubo aleteado dcl 0,041 m 

27 Diámetro del haz φcl 1 m 

28 Área libre mínima F 0,096 m2 

29 Velocidad del gas calculada ug 24,837 m/s 
         Fuente: Elaboración propia 

 

Paso 30. Numero de comienzos del serpentín (nx): 

 

Para un arreglo triangular de tubos, nx ≥ 2 (Pis’mennyi et al., 2016), por lo que se tomará un valor inicial 

del nx = 2. 

 

Paso 31. Número de tubos conectados en paralelo (ztcp): 

 

18921  znz xtcp  

 

Paso 32. Área de flujo para el paso del medio de transferencia de calor ( f ): 
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Paso 33. Velocidad promedio del agua ( fu ): 
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Paso 34. Eficiencia térmica (Ψ): 

 

Tomando en cuenta los establecido por (Pis’mennyi et al., 2016), se toma un valor de Ψ igual a 0,60 ya 

que el tipo de combustible quemado es petróleo y que el tipo de superficie de calentamiento es las etapas 

“calientes” de los economizadores.  

 

Paso 35. Resistencia térmica de la pared de los tubos bimetálicos (RT): 

 

Para determinar la resistencia térmica de la pared de los tubos bimetálicos (RT), resulta posible despreciar 

los parámetros TT k '/' y TT k ''/''  debido a sus pequeños valores, por lo que puede asumirse que RT ≈ 

Rcont = 0,000189 m2.K/W. 
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Paso 36. Parámetro de forma del haz (X): 
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Paso 37. Exponente n: 
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Paso 38. Factor Cq: 
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Paso 39. Factor Cz: 

 

Tomando en cuenta que σ1/σ2 < 2 y z2 > 8, se toma Cz = 1,0 (Pis’mennyi et al., 2016). 

 

Paso 40. Coeficiente de transferencia de calor convectivo (hc): 
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3.2. Coeficiente de transferencia de calor reducido 

 
Paso 41. Suposición del valor preliminar de la eficiencia teórica de la aleta (E’). 

 

Se asume un valor para E’ de 0,92, según recomendaciones de (Pis’mennyi et al., 2016). 

 

Paso 42. Temperatura promedio de la aleta (Tr): 
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Paso 43. Conductividad térmica del material de la aleta (kr) a la temperatura promedio (Tr) determinada en 

el paso anterior: 

 

Según (Green y Southard, 2019), la conductividad térmica del aluminio a Tr = 59,604 ºC es de 262,194 

W/m.K. 

 

Paso 44. Parámetro de la aleta (β): 
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Paso 45. Altura convencional de la aleta ( rl ' ): 
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Paso 46. Eficiencia teórica de la aleta (E): 
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Paso 47. Comparación del valor de la eficiencia teórica de la aleta (E) determinado en el Paso 46 con el 

valor de eficiencia asumido preliminarmente en el Paso 41 (E’). 

 

Considerando el valor de E calculado (0,917), este se encuentra dentro del rango de ± 0,02 establecido con 

respecto al valor de valor preliminar de la eficiencia teórica de la aleta (E’) asumido en el Paso 41, por lo 

que se empleará éste valor calculado de E para los cálculos posteriores, no resultando necesario efectuar 

iteración.  

 

Paso 48. Factor ΨE: 
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Paso 49. Coeficiente µr: 

 

El valor del coeficiente µr toma el valor de 1,0 para aletas con un espesor aproximadamente constante 

(Pis’mennyi et al., 2016). 

 

Paso 50. Coeficiente de transferencia de calor reducido desde el exterior de la superficie de calentamiento 

(h1rdc): 
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3.3. Coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno 

 
Paso 51. Número de Reynolds para el agua (Ref): 
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Paso 52. Parámetro λ: 
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Paso 53. Parámetro ζ: 

 

     

037,0

64,1852,5458log82,164,1Relog82,1
22








 f
 

 

Paso 54. Suposición del valor del área de la superficie exterior de transferencia de calor (A’): 

 

Se asume un valor de A’ = 50 m2. 

 

Paso 55. Suposición del coeficiente de transferencia de calor (h’2): 



1544 

 

Se asume un valor de h’2 de 1800 W/m2.K. 

 

Paso 56. Área interior calculada (A’in): 
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Paso 57. Temperatura interior calculada ( inT ' ): 
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Paso 58. Viscosidad dinámica del agua a P’f y inT '  (µin). 

 

Para un valor de P’f de 0,5 MPa y de inT '  igual a 94,082 ºC, se tiene que la viscosidad del agua (µin) es de 

0,000300 Pa.s (ChemicaLogic, 2003). 

 

Paso 59. Factor de corrección (Ctem): 
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Paso 60. Coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno (h2): 
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3.4. Dimensiones del intercambiador 

 
Paso 61. Coeficiente global de transferencia de calor (U): 
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Paso 62. Diferencia promedio de temperatura (ΔT): 
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Paso 63. Área de la superficie de transferencia de calor del intercambiador de calor (A): 
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Paso 64. Área de la superficie de transferencia de calor interna calculada (Ain): 
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Paso 65. Temperatura interior calculada ( inT ): 
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Paso 66. Comparación del valor de la temperatura interior inT  calculado en el Paso 65 con el valor de la 

temperatura interior ( inT ' ) determinado en el Paso 57. 

 

Tomando en cuenta el valor de inT  determinado en el paso anterior (93,238 ºC), se puede considerar 

aceptable ya que se encuentra dentro del rango de ± 1,00 ºC establecido previamente con respecto al valor 

de inT '  determinado en el Paso 57 (94,082 ºC). De esta manera no resulta necesario iterar.   

 

La Tabla 11 presenta los resultados de los parámetros incluidos en los Pasos 67 al 72. 
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Tabla 11. Resultados de los parámetros incluidos en los Pasos 67-72. 

 

Paso Parámetro Símbolo Valor Unidades 

67 Longitud total de los tubos aleteados (sin codos) del 

intercambiador de calor 

Lrs 65,482 m 

68 Número total de tubos en el intercambiador de calor z 131  

69 Numero de filas transversales de los tubos z2 16‡  

70 Profundidad del conducto de gas c 0,765 m 

71 Número real de tubos en el intercambiador de calor az  144  

72 Longitud actual de los tubos aleteados del 

intercambiador de calor 

a

rsL  72 m 

             ‡ Se redondeó hasta el valor par más próximo, según recomendación de (Pis’mennyi et al., 2016) 

             Fuente: Elaboración propia 

 

Tomando en cuenta los resultados obtenidos, el agua se calentará hasta una temperatura de 73,27 ºC, la 

velocidad lineal del gas y del agua alcanzaron valores de 24,837 m/s y 0,110 m/s, respectivamente, y la 

tasa de intercambio de calor (Q) alcanzó un valor de 242,227 kW. El agua fluirá bajo régimen turbulento 

considerando el valor del número de Reynolds obtenido para este fluido (5458,852), mientras que la 

eficiencia teórica calculada de la aleta (E) tuvo un valor de 0,917, la cual se encuentra dentro del rango de 

± 0,02 establecido con relación al valor preliminar asumido en el Paso 41 para la eficiencia teórica de la 

aleta (E’), no siendo necesario efectuar la iteración posterior.  

 

Por su parte, la temperatura interior ( inT ) calculada en el Paso 65 tuvo un valor de 93,238 ºC, el cual se 

encuentra dentro del intervalo de  ± 1,00 ºC establecido en comparación con el valor de la temperatura 

interior ( inT ' ) calculado en el Paso 57 (94,082 ºC), por lo que no resulta necesario iterar.  

 

El coeficiente de transferencia de calor convectivo (hc) tuvo un valor de 112,633 W/m2.K, mientras que 

tanto el coeficiente de transferencia de calor reducido (h1rdc) como el coeficiente de transferencia de calor 

desde la pared hacia el medio interno (h2) presentaron valores calculados de 103,830 y 964,073 W/m2.K, 

respectivamente.  

 

Se obtuvo como resultado un valor del coeficiente global de transferencia de calor (U) de 19,947 W/m2.K, 

una diferencia promedio de temperatura (ΔT) de 127,63 ºC y un área de la superficie de transferencia de 

calor del intercambiador de calor (A) de 95,146 m2.  

 

El economizador tendrá una longitud de los tubos aleteados (Lrs) de 65,482 m, un número total de tubos 

(z) de 131, un número de filas transversales de los tubos (z2) de 16, una profundidad del conducto del gas 

(c) de 0,765 m, un número real de tubos (
az ) de 144 y una longitud actual de los tubos aleteados (

a

rsL ) 

igual a 72 m.  

 

En un estudio semejante, el autor (López, 2017) diseño un economizador siguiendo la metodología 

presentada por (Pysmenny et al., 2007), la cual es muy similar a la empleada en este artículo. En este 

trabajo la temperatura inicial y el caudal másico de los gases de combustión es de 274 ºC y 0,654 kg/s, 

respectivamente, mientras que para el agua de alimentación la temperatura y presión inicial es de 64 ºC y 

0,552 MPa respectivamente, con un caudal másico de 0,387 kg/s, lográndose que la temperatura del agua 

se incremente hasta los 127,4 ºC. Se obtuvieron además otros resultados tales como el coeficiente 

convectivo (23,91 W/m2.K), el coeficiente de convección relativo (20,587 W/m2.K), el coeficiente de 

convección de la pared hacia el fluido interno (2488,65 W/m2.K), el coeficiente global de transferencia de 

calor (11,876 W/m2.K), el área de la superficie de intercambio de calor del economizador (105,13 m2), la 

diferencia promedio de temperatura (82,75 ºC), la cantidad de tubos longitudinales (14), la longitud total 

de los tubos aleteados del economizador (50 m) y la profundidad del conducto de gases (1,162 m). 
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4. CONCLUSIONES 

 
1. El agua se calentará hasta una temperatura de 73,27 ºC, mientras que la tasa de intercambio de 

calor alcanzó un valor de 242,227 kW. 

2. La eficiencia teórica calculada de la aleta tuvo un valor de 0,917. 

3. El coeficiente de transferencia de calor convectivo tuvo un valor de 112,633 W/m2.K, el 

coeficiente de transferencia de calor reducido presentó un valor de 103,830 W/m2.K, y el 

coeficiente de transferencia de calor desde la pared hacia el medio interno exhibió un valor de 

964,073 W/m2.K. 

4. Se obtuvo un valor del coeficiente global de transferencia de calor de 19,947 W/m2.K, una 

diferencia promedio de temperatura de 127,63 ºC y un área de la superficie de transferencia de 

calor del intercambiador de calor de 95,146 m2. 

5. El economizador tendrá una longitud de los tubos aleteados de 65,482 m, un número total de 

tubos de 131, un número de filas transversales de los tubos de 16, una profundidad del conducto 

del gas de 0,765 m, un número real de tubos de 144 y una longitud actual de los tubos aleteados 

igual a 72 m. 
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