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Resumo

Kamille Vieira Machado

Na presente dissertação de mestrado foi realizada uma análise termoeconômica, tendo o 
intuito de reduzir o desperdício do calor residual dos gases de exaustão de motores marí-
timos e otimizar o sistema termodinâmico, unindo aumento de eficiência energética e 
redução econômica. Para isso, foi utilizada como ciclo de potência para o ciclo binário 
de vapor o qual utiliza dois fluidos de trabalho para seu funcionamento. Neste estudo, 
serão utilizados como fluido de trabalho a água para o ciclo superior e os fluidos orgâni-
cos R601a, R134a e R32 para o ciclo inferior. A análise foi realizada para dois motores 
marítimos, modelos 8X52 e 12X92 do fabricante Wärtsilä, para duas pressões diferentes 
do gerador de vapor de recuperação, 7 bara e 9 bara. Para verificar a influência do ciclo 
binário, o título de saída da turbina do ciclo superior foi variado de 85% a 99% com um 
passo de 1%. Verificou-se a capacidade de reaproveitamento de calor residual para gera-
ção de potência elétrica com a utilização do ciclo binário. Além disso, com o intuito de 
realizar a análise termoeconômica, composta pelas análises energéticas, exergéticas e eco-
nômicas foram verificadas as taxas de destruição exergéticas em cada um dos equipamen-
tos do ciclo binário e o custo dos equipamentos. Deste modo, verificou-se que apesar do 
aumento de potência elétrica gerada, a inserção de mais equipamentos, a qual compõe o 
ciclo inferior, não compensa devido ao aumento da taxa de destruição exergética e no 
custo da planta de potência e produção de energia. Verificou-se que a otimização do ciclo 
binário ocorre nas extremidades, onde apenas uma das partes do ciclo é predominante. 
Além disso, os melhores resultados das análises ocorrem com o fluido orgânico seco 
R601a.

Palavras-chave: reaproveitamento de calor residual; termoeconomia; redução de cus-
tos; ciclo binário; motores marítimos.
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Abstract

Kamille Vieira Machado

In the following master's dissertation, a thermoeconomic analysis was carried out, to re-
duce waste heat from the exhaust gases of marine engines and optimize the thermody-
namic system, combining increased energy efÏciency and economic reduction. In this 
way, the steam binary cycle technology was used, which uses two working fluids for its 
operation. In this study, water will be used as a working fluid for the topping cycle and 
organic fluids R601a, R134a and R32 for the bottoming cycle. The analysis was per-
formed for two marine engines, models 8X52 and 12X92 from the manufacturer Wärt-
silä, for two different pressures of the recovery steam generator, 7 bara, and 9 bara. To 
verify the influence of the binary cycle, the turbine output quality of the topping cycle 
was varied from 85% to 99% with a step of 1%. The ability to reuse waste heat to generate 
electrical power was verified using the binary cycle. In addition, to carry out the ther-
moeconomic analysis, composed of energy, exergetic and economic analysis, the ex-
ergetic destruction rates in each of the equipment of the binary cycle and the cost of the 
equipment were verified. Thus, it was found that despite the increase in electrical power, 
the insertion of more equipment, which makes up the bottoming cycle, does not com-
pensate due to the increase in the rate of exergy destruction and the cost of the power 
plant and energy production. It was found that the optimization of the binary cycle oc-
curs at the ends, where only one part of the cycle is predominant. Furthermore, the best 
analysis results occur with the dry organic fluid R601a.

Keywords: WHRS; thermoeconomic; cost reduction; binary cycle; marine engines.
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1| Introdução

Segundo o World Shipping Council (WSC, 2009), o transporte marí-
timo, em comparação com o transporte aéreo, ferroviário e rodoviário, é o meio de trans-
porte mais eficiente em termos ambientais, pois é responsável por aproximadamente 3% 
das emissões de CO2 (dióxido de carbono) em todo o mundo. Além disso, é o principal 
meio de exportação de produtos, permitindo o transporte de grandes quantidades de 
carga de maneira mais eficiente e com menor custo. Nesse contexto, estima-se que 90% 
das exportações sejam realizadas por navios (ICS, 2017).

No entanto, apesar de sua eficiência, quando comparado a outros meios 
de transporte, aproximadamente 50% do conteúdo energético do navio é dissipado como 
calor residual em diferentes níveis de temperatura (Mondejar et al., 2018). Segundo 
Mondejar et al. (2018), há quatro correntes de calor residual dos motores marítimos: 
gases de escape, camisa d’água, óleo lubrificante e ar de limpeza.  De maneira simplificada, 
a Fig. 1.1. representa um esquema dos dispositivos usados para reaproveitar o calor resi-
dual. 

Figura 1.1 - Layout simplificado de um sistema de máquinas a bordo de grandes na-
vios (Adaptado de Mondejar et al., 2018).
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Na Fig. 1.1 as linhas em vermelho representam o trajeto em que a água 
está em altas temperaturas e, em azul o trecho onde a água está em baixa temperatura. Da 
mesma forma, as linhas de óleo lubrificante estão representadas em amarelo e em preto 
está representado o fluxo de gases de escape. Desses fluxos, os gases e o ar de limpeza são 
apontados como as maiores fontes de reutilização de calor residual do combustível de 
um motor marítimo. Estima-se que esses dois fluxos juntos representam aproximada-
mente 40% do combustível (Mondejar et al., 2018).

A Fig. 1.2 representa um diagrama de Sankey de distribuição de energia 
e fluxos de calor de um motor (Mondejar et al., 2018). O diagrama de Sankey é uma 
representação visual do fluxo de energia, seu uso representa a quantidade de energia a 
qual está presente em um determinado ponto. A representação mostra a quantidade que 
cada fluxo de energia e calor em 100% de combustível, onde a propulsão representa 
pouco mais de 50% do valor total.

Figura 1.2 - Diagrama de Sankey de distribuição de energia e fluxos de calor
de um motor (Adaptado de Mondejar et al., 2018).

Assim, como forma de regulamentar o modal marítimo, de modo a per-
mitir que trafeguem com segurança, a IMO (Organização Marítima Internacional) tem 
a função de garantir a segurança e eficiência da navegação. Como objetivos da IMO 
pode-se citar o aumento das formas de conversão de energia a fim de reduzir a emissão 
de gases para evitar a poluição marinha.
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Como alternativa para o reaproveitamento dos gases de escape de moto-
res marítimos, existe o ciclo binário de vapor. O ciclo binário combina dois ciclos, de 
modo que o calor rejeitado pelo ciclo superior é fornecido ao ciclo inferior. Nesse tipo 
de ciclo, é preciso utilizar dois fluidos diferentes, um para o ciclo superior e um para o 
ciclo inferior. Dependendo da aplicação, água pode ser usada no ciclo superior e fluidos 
orgânicos no ciclo inferior. 

O ciclo inferior possui como característica fluidos de trabalho com tem-
peratura de ebulição menor que a da água. Deste modo, nos últimos anos tem-se estu-
dado novas tecnologias de reaproveitamento de calor desperdiçado. Assim, os ciclos 
combinados se tornaram uma boa alternativa, apresentando melhores desempenho no 
reaproveitamento do calor dos gases e melhores eficiências (Yue et al, 2014). 

Neste estudo será utilizado o ciclo binário de vapor, o qual é a junção de 
um ciclo de Rankine convencional (CRC) operando com água, e o ciclo Rankine orgâ-
nico (CRO), o qual o fluido de trabalho é o fluido orgânico. No entanto, por ser um 
ciclo combinado são necessários mais equipamentos, o que acarreta maiores custos para 
aquisição da planta de potência.

Assim, unindo a necessidade de obter tecnologias mais eficientes, com o 
intuito de diminuir os problemas causados pelo desperdício de calor dos gases de exaus-
tão no transporte marítimo, o presente trabalho visa realizar uma análise termoeconô-
mica da recuperação do calor residual dos gases de motores marítimos por meio do ciclo 
binário de vapor. 

1.1. Objetivo Geral 

O estudo possui como objetivo geral realizar uma análise termoeconô-
mica a respeito da recuperação do calor residual dos gases de motores marítimo, para 
geração de energia elétrica, por meio da utilização o ciclo binário de vapor. 

Com isso, a fim de realizar a análise termoeconômica, o estudo é realizado 
em diferentes motores marítimos, diferentes pressões de entrada do gerador de vapor de 
recuperação, realizando a variação do título de saída da turbina superior e diferentes flu-
idos orgânicos. O esquema na Fig. 1.3, representa as combinações analisadas para deter-
minar em qual distribuição o ciclo binário de vapor possui uma maior eficiência, menor 
taxa de destruição exergética, maior eficiência exergética e menor custo. 
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Figura 1.3 – Representação esquemática dos parâmetros de variação da análise termo-
econômica do ciclo binário de vapor.

1.2. Objetivos Específicos 

• Análise Energética

• Determinar a potência e a eficiência elétrica produzida com a variação do título 
da saída da turbina do ciclo superior para o ciclo binário de vapor;

• Determinar a quantidade de potência elétrica excedente gerada por meio do sis-
tema de reaproveitamento  do ciclo binário; 

• Verificar a influência do ciclo binário para o uso de diferentes motores marítimos 
e com diferentes pressões do gerador de vapor de recuperação.

• Análise Exergética

• Determinar a taxa de destruição exergética dos equipamentos que compõe a 
planta de potência;

• Determinar a eficiência exergética do ciclo binário de vapor. 

• Análise Econômica

• Estimar o valor dos equipamentos utilizados em uma planta de potência do ciclo 
binário;

• Estimar o custo nivelado ($/h) de cada equipamento;
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• Determinar o custo total da planta de potência binária.

• Análise Termoeconômica

• Estimar o custo de produção de potência elétrica da planta de potência binária;

• Analisar a relação entre custo e geração de potência, verificando a viabilidade do 
ciclo binário de vapor para reaproveitamento de calor residual;

• Estimar o a diferença de custo relativos dos produtos e combustíveis dos equipa-
mentos do ciclo binário de vapor;

• Estimar a taxa de custo de destruição exergética dos equipamentos;

• Estimar o fator exergoeconômico dos equipamentos. 
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2| Referencial Teórico 

Nas seções que seguem são apresentados o referencial teórico que possui 
como embasamento a realização de uma análise termoeconômica a respeito da recupera-
ção do calor residual do calor dos gases de motores marítimos por ciclo binário de vapor. 

2.1. Ciclo Binário de Vapor

O ciclo binário é definido como um ciclo de potência que combina dois 
ciclos de Rankine convencionais, onde uma parte do ciclo situa-se em uma região de alta 
temperatura (ciclo superior) e a outra parte do ciclo em uma região de baixa temperatura 
(ciclo inferior). Segundo Çengel & Boles (2013), no ciclo binário o calor rejeitado pelo 
ciclo superior, de alta temperatura, será fornecido ao ciclo inferior, de baixa temperatura, 
visto que o condensador localizado no ciclo superior funciona como gerador de vapor 
ao ciclo inferior, conforme demonstrado na Fig. 2.1.

Figura 2.1 – Arranjo da planta operando com o ciclo binário.

O ciclo binário destina-se a aumentar a eficiência elétrica e a potência elé-
trica do ciclo de potência, aproveitando o calor liberado pelo ciclo superior (represen-
tado pela cor azul na Fig. 2.1) em um ciclo operando em temperatura mais baixa, ciclo 
inferior (representado pela cor verde na Fig. 2.1). Ele permite a utilização de dois fluidos 
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de trabalho distintos, sendo que para o estudo será utilizada água para o ciclo superior 
enquanto para o ciclo inferior serão utilizados fluidos orgânicos, tais como: fluido seco 
R601a (Isopentano - C5H12), fluido isentrópico R134a (Tetrafluoroetano - CH2FCF3) e 
fluido úmido R32 (Difluorometano - CH2F2).

Para o ciclo superior, no processo de 1-2, ocorre a expansão do fluido de 
trabalho, água, através da turbina (T) inicialmente na condição de vapor saturado, até 
condição de mistura de líquido mais vapor saturado a pressão do condensador (Cd). A 
transferência de calor do fluido de trabalho ocorre no processo de 2-3 onde, para o estado 
3, entrada da bomba, onde é assumida a condição de líquido saturado. Em seguida, 
ocorre a compressão isentrópica através da bomba (B) até que este atinja a condição de 
líquido comprimido da entrada do gerador de vapor de recuperação (GV). Finalmente, 
o ciclo superior termina com a transferência de calor para o fluido de trabalho, à pressão 
constante, através do gerador de vapor de recuperação de calor, utilizando os gases quen-
tes da combustão que saem do motor principal.

Da mesma forma, ocorre no ciclo inferior. No entanto, o trocador de 
calor ou gerador de vapor/condensador (Cd/GV) tem dupla função, condensador (ciclo 
superior) e gerador de vapor (ciclo inferior). Como dado de entrada determinou-se que 
o diferencial de temperatura entre o ciclo superior e o ciclo inferior, denominado “pinch 
point”, será fixo e igual a 15 [°C]. Além disso, os fluidos de trabalho utilizados no ciclo 
inferior serão os fluidos orgânicos.

Nas Figs. 2.2 -2.4 estão representados os diagramas T-s (temperatura e 
entropia) do ciclo binário de vapor operando com água na parte superior e os respectivos 
fluidos orgânicos na parte inferior do ciclo. Além disso, com os diagramas T-s é possível 
verificar o comportamento das curvas de saturação dos fluidos orgânicos, a qual será mais 
bem detalhada na subseção 2.2 desta dissertação.  

Figura 2.2 – Diagrama T-s do ciclo binário com água e R601a.
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Figura 2.3 – Diagrama T-s do ciclo binário com água e R134a.

Figura 2.4 – Diagrama T-s do ciclo binário com água e R32.
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Figura 2.5 – Digrama T-s dos fluidos orgânicos.
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zero for o valor de ODP de um fluido, menor será o impacto de destruição da camada de 
ozônio. 

A Tab. 2.2 apresenta os dados referente a cada fluido orgânico utilizado 
neste trabalho.

Tabela 2.2 – Propriedades dos fluidos orgânicos.

Características dos Fluidos R601a R134a R

Temperatura Crítica (°C)
Classe Ashrae 34
ODP 
GWP (100 anos)
Tipo de Fluido ORC

187,20
A3
0
3

Seco

101,06
A1
0

1430
Isentrópico

78,11
A2
0

675
Úmido

2.2.3. Ponto Crítico dos Fluidos Orgânicos do Estudo

Segundo Moran & Shapiro (2014), ponto crítico refere-se ao ponto onde 
as linhas de líquido e vapor saturados se encontram. Neste ponto a temperatura e pressão 
denominas críticas são os máximos valores o qual a fase líquida e de vapor podem coexis-
tir em equilíbrio. Na Fig. 2.6 consegue-se ilustrar tridimensionalmente onde este ponto 
ocorre no diagrama p-v-T (pressão, volume específico e temperatura). 

Figura 2.6 – Diagrama p-v-T da água (Moran & Shapiro, 2014). 

 O ciclo superior utiliza como fluido de trabalho apenas a água a qual sua 
temperatura crítica é igual a 647,09 [K], aproximadamente 374 [°C], valor este conside-
ravelmente maior que a temperatura crítica dos fluidos orgânicos utilizados na parte in-
ferior do ciclo, conforme demonstrado na Tab. 2.2. Como os ciclos superior e inferior 
estão interligados por um trocador de vapor ao realizar variações no ciclo superior acar-
reta modificações ao ciclo inferior. Com isso, ao aumentar o título de saída da turbina 
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superior, ocorre o aumento da temperatura de exaustão da turbina superior e, conse-
quentemente, a temperatura de entrada da turbina do ciclo inferior, onde por sua vez 
possuem os fluidos orgânicos. 

Em vista disso, ao realizar a variação do título observou-se que o fluido 
orgânico seco R601a não atinge o ponto crítico em nenhum dos pontos variados. Por 
outro lado, o fluido isentrópico R134a e o fluido úmido R32 atingem seu ponto crítico 
antes do ponto máximo de título avaliado, ou seja, quando o título de saída da turbina 
superior é igual a 99%. Com objetivo de entender o comportamento dos fluidos quando 
ultrapassam a sua pressão crítica são mostrados na Fig. 2.7 as linhas de entalpia dispostas 
no diagrama T-s. Nesta é possível observar que à medida que se aumenta o título há o 
aumento da entalpia. 

Figura 2.7 – Diagrama T-s da água com linhas de entalpia (ASME, 2014 - adaptado). 

Assim, para avaliar o que ocorre nos fluidos orgânicos foi traçado o dia-
grama T-s até que se atinja o ponto crítico. Com isso, é possível observar que o fluido 
seco R601a de fato não atinge o ponto crítico com o aumento do título e pressão de saída 
da turbina superior. No entanto, o mesmo não ocorre com os demais fluidos orgânicos 
do estudo, visto que os fluidos R134a e R32 ultrapassam seus pontos críticos e chegam 
à região supercrítica. No estado supercrítico, as propriedades do fluido assumem valores 
intermediários entre gás e líquido (Taylor, 1996). 

Na Fig. 2.8 são mostrados os diagramas T-s dos fluidos do estudo consi-
derando um título de saída da turbina superior igual a 99%, maior título avaliado nesta 
dissertação. As figuras foram realizadas de forma ilustrativa. Os pontos de entrada e saída 
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da turbina, assim como na bomba são muito próximos um do outro, pois a variação en-
tre eles é muito pequena. Deste modo, alguns pontos estão 

Figura  2.8 – Diagrama T-s dos fluidos para um título de 99% na saída da turbina su-
perior.

Em vista disso, de modo a verificar o comportamento das entalpias du-
rante a variação do título e pressão, são mostrados na Fig. 2.9 os gráficos das entalpias dos 
fluidos analisados para as duas diferentes pressões de saídas do gerador de vapor de recu-
peração. Com isso, observou-se que nos pontos onde se alcança a pressão crítica ocorre 
uma certa inconsistência física nas linhas. 

As linhas de entalpia têm a tendência de aumentar com o aumento do 
título e pressão, fato este observado no fluido seco R601a, representado em vermelho na 
Fig. 2.9. Porém, para a linha verde do fluido isentrópico R134a e a para linha azul do 
fluido R32 há o aumento da entalpia até o ponto onde atinge a pressão crítica e depois 
uma oscilação formando um ponto de mínima entalpia. 
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                                      (a)                                                             (b)

Figura 2.9 – Gráfico de entalpias com a variação do título para uma pressão de (a) 7 
bara e (b) 9 bara.

 

𝑑𝐸𝑑𝑡 = 𝑄̇ − 𝑊̇ + ∑ 𝑚̇𝑒 (ℎ𝑒 + 𝑣𝑒22 + 𝑔𝑧𝑒) − ∑ 𝑚̇𝑠 (ℎ𝑠 + 𝑣𝑠22 + 𝑔𝑧𝑠)
Onde, 𝑑𝐸𝑑𝑡  é a taxa de transferência de energia [kW], 𝑄̇ refere-se a taxa de transfe-

rência de calor [kW], 𝑊̇ a potência [kW],   𝑚̇𝑒 𝑒 𝑚̇𝑠 são as vazões mássicas de entrada e 
saída do sistema, respectivamente [kg/s], 𝑣𝑒  𝑒 𝑣𝑠  as velocidades de entrada e saída do sis-
tema, respectivamente [m/s], e g é a aceleração da gravidade a qual utiliza-se como 
9,81[m/s2] e 𝑧𝑒  e 𝑧𝑠 são alturas inicial e final [m]. 

Por medidas de simplificação, é normalmente desconsiderado a influência das 
energias cinética e potencial e é considerado um sistema em regime permanente, ou seja,  𝑑𝐸𝑑𝑡 = 0 . 
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𝐸 = (𝑈 − 𝑈0) + 𝑝0(𝑉 − 𝑉𝑜) − 𝑇0(𝑆 − 𝑆0) + 𝐸𝐶 + 𝐸𝑃
nde o subíndice “ ” representa as propriedades do sistema no estado morto, es-

 

𝑑𝐸𝑥𝑑𝑡 = ∑ (1 − 𝑇0𝑇𝑐) 𝑄̇ − [𝑊̇𝑉𝐶 − 𝑝0 𝑑𝑉𝑉𝐶𝑑𝑡 ] + ∑ 𝑚̇𝑒𝑒𝑓𝑒𝑒 − ∑ 𝑚̇𝑠𝑒𝑓𝑠𝑠 − 𝐸̇𝑑
𝑇𝑐𝑇0 𝑄̇𝑊̇𝑉𝐶𝑝0 𝑑𝑉𝑉𝐶𝑑𝑡
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𝑇𝑐 = ℎ𝑠 − ℎ𝑒𝑠𝑠 − 𝑠𝑒ℎ𝑠 ℎ𝑒𝑠𝑠 𝑠𝑒
Além disso, o termo de exergia por unidade mássica que entra e sai do 

volume de controle é expresso por:

𝑒𝑓 = ℎ − ℎ0 − 𝑇0(𝑠 − 𝑠0) + 𝑉22 + 𝑔𝑧
Do mesmo modo, que realizado na análise energética, no sistema serão 

desconsideradas as energias cinética e potencial.𝑑𝐸𝑥𝑑𝑡
ℎ0 𝑠0𝐸̇𝑑

 

•



17

•
•

 

𝐶̇𝑘 = 𝐶𝑘 . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 
Onde o subíndice “k” no equacionamento consiste em cada equipamento da 𝜑

 

•
•
•
•
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•
•
•
•
•
•
•
•

𝜂𝑥 = 𝐸̇𝑃𝐸̇𝐶𝜂𝑥 𝐸̇𝑃 𝐸̇𝑐

𝐶̇𝑒 = 𝑐𝑒𝑚̇𝑒𝑒𝑓𝑒𝐶̇𝑠 = 𝑐𝑠𝑚̇𝑠𝑒𝑓𝑠𝐶̇𝑤 = 𝑐𝑤𝑊̇𝐶̇𝑞 = 𝑐𝑞𝐸̇𝑞



19𝐶̇𝑒 𝐶̇𝑠 𝐶̇𝑤 𝐶̇𝑞

(𝑐𝑘,𝑃) 𝑐𝑘,𝐶) 
𝑟𝑘 = 𝑐𝑘,𝑃 − 𝑐𝑘,𝐶𝑐𝑘,𝐶

𝑐𝑘,𝑃 = 𝐶̇𝑘,𝑃𝐸̇𝑘,𝑃𝑐𝑘,𝐶 = 𝐶̇𝑘,𝐶𝐸̇𝑘,𝐶𝑟𝑘 dos “k” equipamentos que compõe a 𝑐𝑘,𝑃 𝑐𝑘,𝐶
“k” equipamentos [$/ 𝐶̇𝑘,𝑃 𝐶̇𝑘,𝐶𝐸̇𝑘,𝑃 𝐸̇𝑘,𝐶

𝐶̇𝐷 𝑘 = 𝑐𝑘,𝐶 . 𝐸̇ 𝐷 𝑘 
𝐶̇𝐷 𝑘 axa de custo de destruição exergética dos “k” equipamentos do ci-𝐸̇ 𝐷 𝑘 

𝑓𝑘 = 𝑍̇𝑘 𝑍̇𝑘 + 𝐶̇𝐷 𝑘



20𝑓𝑘 𝑍̇𝑘
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3| Estado da Arte                                         

Nesta seção serão apresentados alguns estudos os quais foram utilizados 
como auxílio no desenvolvimento da análise termoeconômica para recuperação do calor 
dos gases de motores marítimos em plantas binárias. Os estudos apresentados são, em 
sua maioria, oriundos das plantas termodinâmicas do ciclo de Rankine e suas otimiza-
ções. 

Quoilin et al., (2011) realizou uma análise sobre otimização termoeco-
nômica do ciclo de Rankine orgânico na recuperação de calor residual. Os autores, veri-
ficaram que a seleção de fluidos para o ciclo Rankine orgânico é uma questão importante 
e depende muito da aplicação e das condições de trabalho. Logo, na pesquisa, eles anali-
saram um modelo termodinâmico CRO de recuperação de calor residual comparando 
seu desempenho termodinâmico e termoeconômico de vários fluidos de trabalho típicos 
para CRO’s de baixa a média temperatura.

A determinação de fluidos orgânicos que possuem baixos valores de 
ODP, melhor classificação GWP do fluido e com propriedades termodinâmicas adequa-
das ao sistema são de grande importância para a otimização da planta de potência. Assim, 
eles concluíram que para a otimização termodinâmica leva à seleção dos seguintes fluidos 
de trabalho, classificados por eficiência geral (maior eficiência primeiro): nbutano, 
R245fa, R123, n-pentano, HFE7000, SES36, R134a, R1234yf.  Por outro lado, a otimi-
zação termoeconômica leva à seleção do seguinte fluido de trabalho, classificado por 
custo de investimento específico (o mais baixo primeiro): n-butano, n-pentano, SES36, 
R245fa, R123, HFE7000, R134a, R1234yf. 

Apesar da grande quantidade de estudos de fluido de trabalho para apli-
cações CRO, suas conclusões não levam a um único fluido ideal para um determinado 
nível de temperatura e uma determinada aplicação. A idealização do sistema depende de 
diversos parâmetros, visto que, fluidos que produzem eficiências melhores, não necessa-
riamente, são economicamente viáveis. Deste modo, ao selecionar o fluido deve-se levar 
em consideração o que se deseja para o sistema, avaliando todas as variáveis;

Além disso, otimizar o desempenho termodinâmico de um sistema de 
recuperação de calor residual CRO, exige uma temperatura de evaporação ideal que ma-
ximiza a potência de saída (ou a eficiência geral). A temperatura de evaporação ideal é 
geralmente muito abaixo da temperatura da fonte de calor. No entanto, a otimização 
termoeconômica leva à seleção de uma temperatura de evaporação mais alta, pois au-
menta a densidade de vapor de alta pressão e diminui o custo da turbina e do evaporador.

Portanto, se a otimização termodinâmica puder realizar uma boa ideia 
dos melhores fluidos, não levará necessariamente à seleção do fluido de trabalho ideal em 
termos de rentabilidade econômica.

De maneira semelhante, Imran et al, (2014) desenvolveram uma análise 
de otimização termoeconômica de um Ciclo Rankine Orgânico comparando o sistema 
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simplificado com um sistema regenerativo. A intenção dos autores foi analisar o com-
portamento efetivo e econômico do ciclo de modo a verificar com qual fluido orgânico 
e em qual destruição o ciclo possui maior eficiência e menor custo. 

Com isso, observaram que dos cinco fluidos orgânicos analisados, os flu-
idos R245fa e o R141b são os que apresentam os maiores custos. Além disso, em critérios 
econômicos o CRO básico, ou seja, sem processo regenerativo, tem o custo mais baixo 
de investimento. 

Os autores também analisaram os parâmetros operacionais, dos quais 
concluíram que o superaquecimento na entrada da turbina resulta em um pequeno au-
mento na eficiência térmica, mas aumento significativo no custo específico de investi-
mento. A pressão de evaporação tem efeito promissor na eficiência térmica e no custo 
específico de investimento, visto que para cada fluido orgânico analisado existe uma faixa 
onde a eficiência térmica é máxima e o custo é mínimo. 

Ao comparar o seguinte projeto com o estudo de Imran et al, (2014) ob-
servou-se a semelhança em relação a pressão. Pois, ao variar o título e pressão de saída da 
turbina superior também existe um ponto de otimização, ou seja, onde a eficiência tér-
mica do ciclo é máxima. 

De maneira semelhante, Yang e Yeh (2015) desenvolveram um estudo a 
respeito de uma otimização termoeconômica sobre a utilização do ciclo de Rankine or-
gânico (CRO) na recuperação de calor residual dos gases de exaustão de motores diesel 
de grande porte.  Assim como no estudo de Yang e Yeh (2015) o presente estudo também 
se relaciona com plantas de potência do ciclo CRO o qual será representado pela parcela 
inferior do ciclo binário de vapor.

A análise desenvolvida pelos autores foi realizada numericamente, deter-
minando a variação da potência líquida, eficiência térmica e custo total de equipamentos 
do sistema CRO com diversas pressões de entrada e saída da turbina. Além disso, por 
questões ambientais foram utilizados fluidos de trabalho com potencial zero de destrui-
ção da camada de ozônio e baixo potencial de aquecimento global. As análises foram 
feitas para diversos tipos de fluidos orgânicos tais como: R717, R152a, R134a, R600a, 
R236ea, R600, R245fa e R245ca. 

Por meio deste estudo, os autores concluíram que dos fluidos orgânicos 
utilizados o que obteve melhores resultados foi o R245fa. Com o uso deste, obteve-se 
uma melhoria de 6% na eficiência elétrica por meio do processo de otimização do CRO, 
ou seja, com a utilização do ciclo orgânico consegue-se obter melhores eficiências ao ci-
clo. Além disso, o aumento adequado da temperatura de entrada da turbina do fluido de 
trabalho no estado superaquecido melhora a desempenho termoeconômico do sistema 
CRO. Os autores concluíram que a faixa adequada de temperatura para a melhoria deste 
desempenho encontra-se entre 100 - 130 [°C].

A otimização do desempenho termodinâmico de plantas de potência 
que utilizam o sistema CRO tendem a maximizar a eficiência energética e/ou minimizar 
os custos do sistema, visto que os fluidos orgânicos possuem temperatura e pressão de 
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saturação inferior ao da água. Deste modo, possibilita a compra de equipamentos menos 
robustos e por consequência com menor custo para o sistema.

No estudo de Khanmohammadi e Azimian (2015) foi realizada a análise 
exergoeconômica de plantas combinadas com a variação da pressão para produção de 
energia elétrica. Este estudo foi utilizado como base nesta dissertação de mestrado devido 
ao uso de plantas combinadas, tais como o ciclo binário, e devido a variação de pressão, 
a qual também foi realizada neste estudo. 

A fim de avaliar os resultados os autores analisaram três diferentes confi-
gurações de plantas combinadas. A primeira configuração trata-se de uma planta sem 
queimadores de duto, a segunda e a terceira possuem queimadores, no entanto dispostos 
em locais distinto. A segunda dispõe o queimador de duto antes do superaquecedor de 
alta pressão e, na terceira disposição o queimador está localizado entre o superaquecedor 
e o evaporador de alta pressão. 

Deste modo, os autores concluíram que a inserção dos queimadores de 
dutos a segunda e terceira configuração, reduziu a eficiência exergética do sistema, visto 
que se adicionou mais um equipamento para realizar destruição de exergia. Além disso, 
a primeira configuração apresenta a menor produção de potência elétrica, comparado 
com as demais disposições propostas, a segunda e terceira configuração aumentam o 
custo para produção de potência elétrica em 24 % e 25 %, respectivamente. Estes percen-
tuais correspondem a 1,64 [$/GJ] e 1,71 [$/GJ], respectivamente;

Deste modo, apesar de aumentar a produção de potência elétrica, verifi-
cou-se que a inserção de um duto queimador em ambos as configurações analisadas, se-
gunda e terceira configuração, acarreta diminuição da eficiência exergética, aumento da 
taxa de destruição de exergia e de custo a planta de potência. 

Com intuito de realizar uma análise a fim de verificar o comportamento 
exergoeconômico de uma planta de potência, verificando qual equipamento possui a 
maior taxa de destruição exergética e impacta no ciclo Zhao e Wang (2016) realizaram 
uma análise exergoeconômica e otimização de um sistema de energia binário. No en-
tanto, o sistema avaliado pelos autores baseia-se em um sistema binário de uma planta 
geotérmica. 

A análise foi realizada para examinar os efeitos dos principais parâmetros 
termodinâmicos, incluindo pressão de flash, formado no sistema de condensação com a 
redução da pressão do equipamento, pressão e a temperatura de entrada da turbina CRO 
no desempenho do sistema. Como comparação, também foi realizada otimização termo-
dinâmica para máxima eficiência exergética.

Deste modo, eles concluíram que o aumento da pressão flash tem um 
impacto positivo no desempenho exergoeconômico do sistema. Quando a pressão do 
flash aumenta, o custo efetivo do sistema reduz. Além disso, nota-se que uma rápida di-
minuição no custo efetivo do sistema pode trazer uma quantidade significativa de bene-
fícios econômicos, considerando uma operação a longo prazo do sistema.

Existe um valor ideal de pressão de entrada da turbina CRO para mini-
mizar o custo efetivo do sistema. Quando a pressão de entrada da turbina CRO é inferior 
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ou superior ao valor ideal, o desempenho exergoeconômico do sistema diminui. Por ou-
tro lado, o aumento do superaquecimento do vapor de entrada da turbina CRO tem um 
efeito negativo no desempenho exergoeconômico do sistema. 

Devido à crise dos combustíveis fósseis nos últimos anos e o funciona-
mento eficiente da produção de energia, Mohammadi et al., (2018) desenvolveu um es-
tudo com intuito de reaproveitamento do calor dos gases de escape. Neste estudo os au-
tores utilizaram um sistema combinado de uma turbina a gás, ciclo de Rankine e ciclo de 
Rankine orgânico para reaproveitamento. 

Deste modo, foi realizada uma análise exergoeconômica, com intuito de 
determinar a eficiência exergética, a fim de analisar a destruição e desperdício de energia 
do sistema, e a análise econômica do sistema empregado para o reaproveitamento. Para 
determinar os custos os autores realizaram um equacionamento para cada um dos equi-
pamentos, os quais foram utilizados como base nesta dissertação de mestrado. 

Com isso, foi concluído que a eficiência exergética do sistema, ou seja, 
quanto de fato se consegue-se utilizar o calor como fonte de energia foi de aproximada-
mente 41,23 %. Com isso observou-se que mais da metade da energia é desperdiçada pe-
los equipamentos e pelo sistema em forma de calor residual. Além disso, a análise econô-
mica dos equipamentos verificou que os maiores custos são da câmara de combustão, 
compressor e turbina a gás;

A conclusão realizada pelos autores foi que os custos para inserção de 
uma tecnologia para reaproveitamento do calor desperdiçado, adicionando mais equipa-
mentos a planta de potência, não compensa, neste caso, o aumento da eficiência exergé-
tica do sistema. 

Recentemente, Tian et al., (2020) realizaram um estudo sobre otimiza-
ção termoeconômica de ciclos de Rankine orgânico com base no calor residual de moto-
res marítimos e recuperação de energia fria de gás natural liquefeito. O motor por eles 
utilizados nesta análise é um motor Diesel de duplo combustível os quais os gases de es-
cape e a água de resfriamento da camisa do motor marítimo foram usados como fontes 
de calor. 

Neste estudo, inicialmente, foi realizada uma avaliação completa do de-
sempenho termoeconômico para o sistema CRO combinado utilizando 11 fluidos de 
trabalho de origem orgânica, os quais são menos nocivos ao meio ambiente. Em seguida, 
foram examinados os efeitos das pressões de evaporação e condensação no trabalho de 
saída, a eficiência energética, eficiência exergética, custo total de investimento e período 
de retorno. Finalmente, as destruições de exergia e os custos de investimento de cada 
componente sob as condições ideais de operação foram analisados para fazer sugestões 
para melhorias adicionais. 

A utilização de um sistema CRO combinado foi proposta para utilização 
em cascata do calor residual do motor marítimo bicombustível e energia fria do GNL. 
Em particular, os efeitos da pressão de condensação e da pressão de evaporação no de-
sempenho do sistema CRO foram investigados. Estabelecendo um modelo matemático 
os autores verificaram que o aumento da evaporação intermediária resulta na diminuição 
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do desempenho térmico e o aumento da condensação intermediária do sistema contribui 
para o aumento do desempenho térmico. Do mesmo modo, ocorre para o desempenho 
econômico. 

Além disso, a destruição de exergia ocorreu principalmente em trocado-
res de calor e, o custo de investimento do evaporador para as combinações dos fluidos 
representou 3,89 % e 4,08 % do custo do sistema, respectivamente. O custo das turbinas 
pode ultrapassar 50 % do custo do sistema. Portanto, o custo total do investimento pode 
ser reduzido otimizando os expansores. 

Ao comparar o estudo realizado por Tian et al., (2020) e os resultados 
obtidos nesta dissertação de mestrado observou-se algumas semelhanças. Os trocadores 
de calor e geradores de vapor também correspondem aos equipamentos que contribuem 
para a taxa de destruição exergética do sistema, as turbinas são os equipamentos com 
maior custo de aquisição e as eficiências energéticas encontram-se na mesma faixa de va-
riação.

Dentro da análise termoeconômica estão inclusas as análises energéticas, 
exergéticas e econômicas. Deste modo, é comum alguns autores realizarem primeira-
mente essas análises de forma separada. Em vista disso, a fim de determinar a quantidade 
de trabalho que realmente é possível de se utilizar para geração de energia Fieli et al., 
(2020) realizaram uma análise exergética sobre reaproveitamento de calor residual em 
motores marítimos. 

O estudo é composto por uma análise exergoeconômica e otimização de 
uma planta de cogeração por meio da recuperação do calor residual de motores maríti-
mos em água doce. Dentro deste estudo foram realizadas simulações termodinâmicas no 
software EES e análises de energia, exergia e exergoeconômicas do sistema energético e 
dessalinização projetado. Além disso, foram verificados os pontos ótimos do sistema, 
pontos esses onde se obtém os melhores resultados energéticos, exergéticos e econômi-
cos.

Com isso, os autores concluíram que a eficiência energética e exergética 
de um sistema de cogeração de eletricidade em motores marítimos de navios que operam 
em água doce são 91,84 %, 24,33 %, respectivamente. Além disso, verificou-se que a soma 
dos custos dos produtos é igual a 192,7 [$/GJ]. 

Analisou e verificou que dos componentes da planta de cogeração, os 
que apresentam uma maior taxa de destruição exergética, são o aquecedor de água, o de-
sumidificador e umidificador. Em contrapartida a menor taxa de destruição exergética 
ocorre na bomba.  Em relação a custos de equipamentos, o maior custo foi referente a 
turbina enquanto o menor ocorre na válvula de expansão. 

Os ciclos de Rankine permite a realização de modificações em seu arranjo 
,com intuito de otimização do sistema de reaproveitamento do calor residual. Em vista 
disso, existe o ciclo de Rankine regenerativo o qual o fluido sai da turbina e retorno a um 
aquecedor com intuito de reutilizar o calor o qual seria desperdiçado na atmosfera. 

Seguindo este contexto, Feng et al., (2023) realizou uma análise termo-
dinâmica e termoeconômica comparando a utilização do ciclo CRO simples, ou seja, 
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sem modificações, e um CRO regenerativo.  Além disso, os autores realizam a análise 
utilizando diferentes fluidos orgânicos, de modo a verificar em qual dos casos há a melhor 
otimização termoeconômica. 

Deste modo, com base na análise termodinâmica e termoeconômica dos 
estudos os autores concluíram que a eficiência térmica do ciclo de Rankine orgânico sim-
ples é maior em comparação com o ciclo de Rankine orgânico com regeneração. No en-
tanto, as modificações para tornar o ciclo regenerativo refletiu em maiores custos, ou seja, 
o custo de produção de energia do ciclo de Rankine orgânico com sistema regenerativo 
é maior ao ser comparado com o ciclo simplificado. 

Além disso, ao analisar o uso de diferentes fluidos orgânicos, análise tam-
bém realizada nesta dissertação, verificou-se que um fluido refrigerante específico, 
R236ea, se obteve maiores potências líquidas de saída e maiores taxas de recuperação do 
calor residual, sendo assim o fluido que obteve maiores fatores termodinâmicos. Por ou-
tro lado, ao analisar o fluido refrigerante R601a, verificou-se que apesar do fluido não 
apresentar os melhores resultados termodinâmicos, o fluido apresenta o menor custo de 
produção de energia para ambas a disposição de ciclos de Rankine orgânico analisados, 
sendo assim o fluido com melhor desempenho termoeconômico. 

Com isso, ao realizar a comparação do estudo de Feng et al., (2023) e esta 
dissertação verificou-se que em ambos os estudos o sistema que apresenta melhores re-
sultados termodinâmicos não necessariamente está relacionado com melhores resultados 
termoeconômico. Além disso, ambas análises verificaram que o uso do fluido R601a 
apresenta melhor desempenho termoeconômico. 
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4| Metodologia 

A base teórica para o desenvolvimento da seguinte dissertação é oriunda 
da 1ª e da 2ª Leis da Termodinâmica. Para facilitar os cálculos e obter resultados mais 
concretos a resolução do ciclo binário será feita no software GNU Octave com a biblio-
teca de dados termodinâmicos CoolProp (Bell et al., 2014). 

O ciclo binário de vapor utilizado possui turbinas e bombas operando 
adiabaticamente, onde o fluido entra nas turbinas no estado de vapor saturado e sai do 
condensador no estado de líquido saturado. Alguns dados são fornecidos pelos catálogos 
dos motores e os demais são considerados com base na temperatura ambiente.

Para elaboração do estudo foram consideradas algumas variáveis tais 
como: variáveis de decisão, parâmetros e variáveis dependentes.  As variáveis de decisão 
são aquelas que mudam durante o estudo, e geralmente dentro de um intervalo determi-
nado. Os parâmetros são mantidos fixos e as variáveis dependentes são aquelas cujos va-
lores dependem de outras variáveis (Bejan et al., 1996). Deste modo, neste estudo serão 
utilizadas as variáveis definidas na Tab. 4.1.

Tabela 4.1 – Variáveis do ciclo binário de vapor.

Parâmetro
Parâmetro
Parâmetro
Parâmetro
Parâmetro
Parâmetro
Parâmetro
Parâmetro

Variável de Decisão
Variável de Decisão
Variável de Decisão
Variável de Decisão

Variável Dependente
Variável Dependente

A pressão de saída da turbina localizada na parte superior do ciclo binário 
é uma variável dependente pois determinou-se, para este estudo, que os valores dos títu-
los da saída da turbina superior irão variar de 85% até 99% com um passo de 1%. Por isso, 
o valor da pressão de saída da turbina superior irá variar pois título e pressão são variáveis 
dependentes entre si. Além disso, a temperatura de entrada da turbina superior é uma 
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variável dependente da pressão de entrada que é uma variável que, para este estudo, será 
modificada entre 7 bara e 9 bara. 

Os parâmetros por sua vez são valores fixos os quais para este estudo será 
o pinch-point, diferença de temperatura entre a saída do fluido do ciclo superior e en-
trada no ciclo inferior, fixado em 15 [°C], assim como a temperatura de saída do conden-
sador do ciclo inferior que será fixada em 10 [°C] acima da temperatura ambiente. Este 
valor foi definido a partir da ISO 3046, a qual trata do desempenho de motores de com-
bustão interna alternativos.

Outros parâmetros utilizados foram os dados termodinâmicos relativos ao 
ponto morto, com subíndice “0”.  Os gases, a água e os fluidos orgânicos terão como 
pressão e temperatura no ponto morto 1 atm e 25 [°C], respectivamente. No entanto, a 
água salgada, a qual está em contato o condensador localizado na parte inferior, possui 
valores de referência diferentes devido a solubilidade da água. Deste modo, a temperatura 
do ponto morto da água salgada e sua salinidade são iguais a 15 [°C] e 35,16504 [g/kg] 
(ITTC, 2011).

Além disso, para tornar o ciclo binário com valores mais próximos da 
realidade foram consideradas algumas perdas nos equipamentos tais como: eficiência 
isentrópica das turbinas (ηiT) e das bombas (ηiB); eficiência mecânica das turbinas (ηmT) e 
das bombas (ηmB); eficiência das caixas redutoras (ηCR); eficiência dos geradores elétricos 
(ηGE); eficiência dos motores elétricos (ηME) e eficiência do gerador de vapor (ηGV), con-
forme mostrado na Tab.  4.2.

Tabela 4.2 – Dados das perdas consideradas nas máquinas e equipamentos.

η
η
η
η
η
η
η
η

4.1.   Motores Marítimos 

O funcionamento do ciclo binário ocorre por intermédio do calor resi-
dual dos gases de motores marítimos, o qual para o presente estudo serão utilizados mo-
tores do fabricante Wärtsilä. Deste modo, a fim de verificar a influência do ciclo binário 
de vapor foi analisado o comportamento do ciclo para situações distintas: considerando 
a utilização do motor modelo 8X52 para a pressões do gerador de vapor de recuperação 
iguais a 7 bara e 9 bara e considerando a utilização de motor com maiores proporções, 
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modelo 12X92, com a mesma variação de pressão. Além disso, os cálculos foram feitos 
para diferentes tipos de fluidos orgânicos.

Os catálogos dos motores, General Technical Data (GTD, 2020) dis-
põem de alguns dados como listados nas Tabs. 4.3 - 4.6.

Tabela 4.3 – Vazão mássica dos gases de exaustão do motor 8X52 com pressão de 7 
bara (Adaptado de GTD, 2020).

Tabela 4.4 – Vazão mássica dos gases de exaustão do motor 8X52 com pressão de 9 
bara (Adaptado de GTD, 2020).

Condição Isso
Carga do Motor (%) Potência do Motor (kW) Vazão de Vapor (kg/h)

100 14480 2830
95 13756 2290
90 13032 1710
85 12308 1290
80 11584 1090
75 10860 950
70 10136 770
60 8688 560
50 7240 600
40 5792 820
30 4344 480
25 3620 560

Condição Isso
Carga do Motor (%) Potência do Motor (kW) Vazão de Vapor (kg/h)

100 14480 2280
95 13756 1770
90 13032 1210
85 12308 810
80 11584 630
75 10860 500
70 10136 340
60 8688 180
50 7240 270
40 5792 550
30 4344 270
25 3620 370
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Tabela 4.5 – Vazão mássica dos gases de exaustão do motor 12X92 com pressão de 7 
bara (Adaptado de GTD, 2020).

Tabela 4.6 – Vazão mássica dos gases de exaustão do motor 12X92 com pressão de 9 
bara (Adaptado de GTD, 2020).

Os catálogos dos motores disponibilizam as vazões mássicas de vapor 
para diferentes cargas do motor, no entanto este valor corresponde a uma temperatura 
de água de alimentação do gerador de vapor igual a 80 [°C] (GTD, 2020). Entretanto, 
durante a resolução do ciclo verificou-se que a temperatura de entrada do gerador de 
vapor possuí valor distinto ao disponibilizado pelo fabricante do motor. Deste modo, 
foi considerado que o calor de recuperação é constante, tornando possível a 

Condição Isso
Carga do Motor (%) Potência do Motor (kW) Vazão de Vapor (kg/h)

100 77400 13930
95 73530 10890
90 69660 8500
85 65790 6700
80 61920 5270
75 58050 4470
70 54180 4090
60 46440 4280
50 38700 5420
40 30960 7360
30 23330 6420
25 19350 6030

Condição Isso
Carga do Motor (%) Potência do Motor (kW) Vazão de Vapor (kg/h)

100 77400 10880
95 73530 7940
90 69660 5670
85 65790 3990
80 61920 2690
75 58050 2020
70 54180 1770
60 46440 2260
50 38700 3720
40 30960 6020
30 23330 5340
25 19350 5100
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determinação da vazão mássica de água (𝑚̇𝑎), para a temperatura de entrada do gerador 
de vapor do ciclo, Eq. (4.1).

A vazão mássica de água, determinada pela Eq. (4.1), é identificada pela 
razão entre a diferença entre entalpia do ponto 1 (h1) e a entalpia do ponto 4 (h4) 
disponibilizada pelo catálogo (ℎ4_𝑐𝑎𝑡) e a diferença da entalpia do ponto 1 e a entalpia 
do ponto 4 (h4). O subíndice “cat”, refere-se aos dados fornecidos pelo catálogo do 
motor ou determinados pela temperatura e pressão disponíveis no catálogo. 

𝑚̇𝑎 = 𝑚̇𝑎_𝑐𝑎𝑡 (ℎ1 − ℎ4_𝑐𝑎𝑡)(ℎ1 − ℎ4) (4.1)

Além disso, os catálogos dos motores disponibilizam dados que são uti-
lizados para determinar a eficiência efetiva do motor marítimo, tais como: potência no 
freio do motor (𝑊̇𝑚); consumo específico de combustível (CEC); poder calorífico infe-
rior de combustível (PCI). Esses dados independem da pressão de entrada do gerador de 
vapor, por isso os dados do motor serão os mesmos para a pressão de 7 bara e 9 bara.

As Tabs. 4.7 - 4.8 se referem aos catálogos dos motores marítimos 8X52 
e 12X92 para as pressões do gerador de recuperação de 7 bara e 9 bara. Os dados descritos 
também são independentes da pressão do gerador de recuperação utilizada, ou seja, para 
o mesmo modelo de motor na pressão de 7 bara e 9 bara os dados serão iguais.

Tabela 4.7 – Dados do motor 8X52 para a pressão de 7 bara e 9 bara (Adaptado de 
GTD, 2020).

Condição Isso
Carga do Motor (%) Potência do Motor (kW) CEC (g/kWh)

100 14480 170,0
95 13756 167,0
90 13032 164,3
85 12308 162,7
80 11584 161,9
75 10860 161,5
70 10136 161,5
60 8688 162,2
50 7240 163,9
40 5792 166,8
30 4344 167,9
25 3620 169,0



32

Tabela 4.8 – Dados do motor 12X92 para a pressão de 7 bara e 9 bara (Adaptado de 
GTD, 2020).

Para determinar a vazão mássica de combustível do motor (𝑚̇𝑐),  foi rea-
lizado um equacionamento com base no consumo específico de combustível (CEC) e a 
potência no freio do motor Este dado , por sua vez, será  utilizado para determinar a 
potência calorífica de combustível (𝑄̇𝑐 ).

𝑚̇𝑐 = 𝑊̇𝑚 𝐶𝐸𝐶1000 . 3600 (4.2)

Onde  𝑊̇𝑚 é a potência do motor marítimo [kW], 𝐶𝐸𝐶 é o consumo específico de 
combustível [g/kWh] e o denominador da equação é utilizado para realizar a conversão 
de valores da vazão mássica de combustível [kg/s].

A potência calorífica do combustível (𝑄̇𝑐 𝑚 ) [kW] é determinada pela 
vazão mássica de combustível e o poder calorífico inferior do combustível. 

𝑄̇𝑐 𝑚 = 𝑚̇𝑐 𝑃𝐶𝐼 (4.3)

Onde 𝑃𝐶𝐼 é o poder calorífico inferior de combustível [kJ/kg] e 𝑚̇𝑐 a vazão más-
sica de combustível [kg/s]. 

Após determinar a potência calorífica dos gases do motor e com a potên-
cia do freio disponibilizada no catálogo, determina-se a eficiência efetiva do motor. 

Condição Isso
Carga do Motor (%) Potência do Motor (kW) CEC (g/kWh)

100 77400 169,0
95 73530 166,0
90 69660 163,3
85 65790 161,7
80 61920 160,9
75 58050 160,5
70 54180 160,5
60 46440 161,2
50 38700 162,9
40 30960 165,8
30 23330 166,9
25 19350 168,0





34𝐸̇𝑛𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑑) (4.9)

𝑚̇𝐶𝑂𝑅𝑚̇𝑎 = (ℎ2 − ℎ3)(ℎ𝑎 − ℎ𝑑) (4.10)

Onde 𝐸̇𝑛2  e  𝐸̇𝑛𝑎 , são as taxas de energia do gerador de vapor/condensador [kW], 𝐸̇𝑛3  e 𝐸̇𝑛𝑑  as taxa de energia de saída do gerador de vapor/condensador [kW],  ℎ2 e ℎ3 as 
entalpias dos pontos (2) e (3) [kJ/kg] respectivamente, ℎ𝑎  e ℎ𝑑  as entalpias dos pontos 
(a) e (d) [kJ/kg] respectivamente e, 𝑚̇𝑎 e 𝑚̇𝐶𝑅𝑂 são as vazões mássicas de água e do fluido 
orgânico [kg/s] respectivamente.

4.2.2. Análise Exergética do Gerador de Vapor / Condensador 

Para verificar a taxa de destruição exergética deste equipamento, 𝐸̇𝐷𝐺𝑉/𝐶𝑑  
em [kW], foi realizado por meio da Fig. 4.1 o balanço exergético do gerador de va-
por/condensador que compõe a planta de potência do ciclo binário de vapor. 𝐸̇𝐷𝐺𝑉/𝐶𝑑 = (𝐸̇𝑥2 + 𝐸̇𝑥𝑑) − (𝐸̇𝑥3 + 𝐸̇𝑥𝑎) (4.11)𝐸̇𝑥2 = 𝑚̇𝑎[(ℎ2 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠2 − 𝑠0)] (4.12)𝐸̇𝑥3 = 𝑚̇𝑎[(ℎ3 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠3 − 𝑠0)] (4.13)𝐸̇𝑥𝑎 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑎 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑎 − 𝑠0)] (4.14)𝐸̇𝑥𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑑 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑑 − 𝑠0)] (4.15)

                                        𝐸̇𝐷𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝑚̇𝑎[(ℎ2 − ℎ3) − 𝑇0(𝑠2 − 𝑠3)] − 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑎 − ℎ𝑑) − 𝑇0(𝑠𝑎 − 𝑠𝑑)]
                             

Onde 𝐸̇𝑥2 , 𝐸̇𝑥3 , 𝐸̇𝑥𝑎 e 𝐸̇𝑥𝑑  são as taxa de exergia dos pontos (2), (3), (a) e (d) res-
pectivamente, 𝑠2, 𝑠3, 𝑠𝑎 e 𝑠𝑑 as entropias dos pontos (2), (3), (a) e (d) [kJ/kg. K] respec-
tivamente e, ℎ0, 𝑠0 e 𝑇0
4.2.3. Análise Econômica do Gerador de Vapor / Condensador 
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𝐶$2001 = 𝑍𝑇𝑆 + 𝑍𝑇𝐼 + 𝑍𝐵𝑆 + 𝑍𝐵𝐼 + 𝑍𝐶 + 𝑍𝐺𝑉 + 𝑍𝐺𝑉/𝐶𝑑
𝑍𝑇𝑆 e 𝑍𝑇𝐼𝑍𝐵𝑆 e 𝑍𝐵𝐼𝑍𝐶 𝑍𝐺𝑉𝑍𝐺𝑉/𝐶𝑑

Turton et al., (2008)

           𝐶$𝑘 2022 = 𝐶$𝑘 2001 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001𝐶$𝑘 2022 é o custo reajustado dos “k” equipamentos da planta de potência 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄2001 = 394,3 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄2022 = 816,3
(𝐿𝑇)(𝑡) (𝑖)

𝐹𝑅𝐶 = 𝑖(1 + 𝑖)𝐿𝑇(1 + 𝑖)𝐿𝑇 − 1
 𝑍𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 34,9. 𝐴𝐺𝑉/𝐶𝑑 (𝐴𝐺𝑉/𝐶𝑑)
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–

(ponto a’).

Figura 4.2 – Áreas de transferência de calor do trocador de calor (GV/Cd) para: a) 
R601a, R134a e R32 até o ponto crítico e b) R134a e R32 pós ponto crítico.

 



37

“ ”
“U” 

Tabela 4.9 – Coeficientes de película da área de transferência de calor do trocador de 
calor (GV/Cd).

Deste modo, como a transferência de calor ocorre por convecção, ou 
seja, a transferência de calor ocorre devido a movimentação das moléculas dos fluidos a 
diferentes temperaturas determinou-se por meio dos coeficientes de películas por con-
vecção os coeficientes globais de troca térmica da área 1 e área 2 da Fig. 4.2, respectiva-
mente. 

𝑈 1 (𝐺𝑉/𝐶𝑑) = 11ℎ (𝑧−3) + 1ℎ (𝑑−𝑤)
𝑈 2 (𝐺𝑉/𝐶𝑑) = 11ℎ (2−𝑧) + 1ℎ (𝑤−𝑎)

Onde ℎ (𝑧−3) ℎ (𝑑−𝑤) ℎ (2−𝑧) ℎ (𝑤−𝑎)𝑈 1 (𝐺𝑉/𝐶𝑑) 𝑈 2 (𝐺𝑉/𝐶𝑑)
No entanto, para cada área delimitada há diferentes temperaturas de 

transferência de calor. Assim, pela Diferença de Temperatura Média Logarítmica 
(LMTD – do inglês Log MeanTemperature Diference), consegue-se determinar as tem-
peraturas onde ocorrem a transferência de calor do sistema.

Coeficientes de Película por Convecção (GV/Cd)
Pontos Característica h (W/°C m2)

Ponto 2 – Ponto z água em condensação 4500
Ponto w – Ponto a fluido orgânico evaporando 1050
Ponto w – Ponto a’ fluido orgânico superaquecido 505
Ponto z – Ponto 3 água em condensação 4500
Ponto d – Ponto w fluido orgânico líquido 1400



38𝐿𝑀𝑇𝐷1 (𝐺𝑉/𝑐𝑑) = (𝑇3 − 𝑇𝑑) − (𝑇𝑧 − 𝑇𝑤)𝑙𝑛 (𝑇3 − 𝑇𝑑𝑇𝑧 − 𝑇𝑤)
𝐿𝑀𝑇𝐷2 (𝐺𝑉/𝑐𝑑) = (𝑇2 − 𝑇𝑎) − (𝑇𝑧 − 𝑇𝑤)𝑙𝑛 (𝑇2 − 𝑇𝑎𝑇𝑧 − 𝑇𝑤)

Onde 𝑇3 𝑇𝑑 𝑇𝑧 𝑇𝑤 𝑇2 𝑇𝑎 𝐿𝑀𝑇𝐷1 (𝐺𝑉/𝑐𝑑) 𝐿𝑀𝑇𝐷2 (𝐺𝑉/𝑐𝑑)

A fonte de calor por sua vez, nesta circunstância, por não haver troca 
com o meio e perdas do sistema determinou-se pela potência calorífica do equipamento, 𝑄̇𝐺𝑉/𝐶𝑑 à qual é obtida pela Eq. (4.25).𝑄̇𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑎 − ℎ𝑤)

Com isso, obtêm-se pelas Eqs. (4.26) - (4.28) as áreas de troca térmica 𝐴 1 𝐺𝑉/𝐶𝑑 𝐴 2 𝐺𝑉/𝐶𝑑 𝐴 𝐺𝑉/𝐶𝑑
𝐴 1 𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝑄̇𝐺𝑉/𝐶𝑑𝑈 1 (𝐺𝑉/𝐶𝑑) .  𝐿𝑀𝑇𝐷1 (𝐺𝑉/𝑐𝑑)𝐴 2 𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝑄̇𝐺𝑉/𝐶𝑑𝑈 2 (𝐺𝑉/𝐶𝑑) .  𝐿𝑀𝑇𝐷2 (𝐺𝑉/𝑐𝑑)𝐴  𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝐴 1 𝐺𝑉/𝐶𝑑 + 𝐴 2 𝐺𝑉/𝐶𝑑
Deste modo, após determinar área de troca térmica consegue-se calcular 

o custo de aquisição do equipamento, Eq. (4.20), seu custo nivelado e a conversão do 
seu custo com base nos valores do ano presente. 

𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝑍𝐺𝑉/𝐶𝑑  . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 
𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑  2022 = 𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑  . 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001
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Onde 𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑 𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑  2022 o custo nivelado do equipamento considerando o último ano de 
vigência [$/h].

4.2.4. Análise Termoeconômica do Gerador de Vapor / Condensador 

segundo Bejan et al. (1996), existem algumas 
simplificações e associações entre os fluxos, as quais são aspectos importantes que facili-
tam os cálculos.  Com isso, as Eqs. (4.31) – (4.33) representam a análise termoeconômica 
do trocador de calor e suas simplificações utilizadas. 

𝐶̇2 + 𝐶̇𝑑 + 𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑 2022 = 𝐶̇3 + 𝐶̇𝑎𝑐2. 𝐸̇𝑥2 + 𝑐𝑑. 𝐸̇𝑥𝑑 + 𝑍̇𝐺𝑉/𝐶𝑑 2022 = 𝑐3. 𝐸̇𝑥3 + 𝑐𝑎. 𝐸̇𝑥𝑎𝑐2 = 𝑐3
Onde 𝐶̇2 𝐶̇3 𝐶̇𝑎 𝐶̇𝑑𝑐2 𝑐3 𝑐𝑎 𝑐𝑑

Bejan et al., 1996). Além disso, 
com intuito de verificar de forma mais detalhada a análise termoeconômica do equipa-
mento determinou-se a diferença relativa do custo, o custo de destruição exergética e o 
fator exergoeconômico do trocador de calor.

Dentro na análise exergética verifica-se a presença da taxa de destruição 
exergética de cada um dos componentes que compõe o ciclo binário. No entanto, é im-
portante determinar o custo a destruição exergética do equipamento, de modo a verificar 
o quanto a perda de trabalho para geração de energia impacta na planta de potência. 

A diferença relativa do custo, segundo Bejan et al., (1996), informa o au-
mento médio exergético entre os produtos gerados pelo equipamento e as fontes utiliza-
das como combustível. Deste modo, verifica-se que quanto maior o valor da diferença 
de custo relativo do equipamento maior será o seu potencial de otimização de custo. 

O fator exergoeconômico, expressa a contribuição da taxa de custo não 
exergético na taxa de custo, não exergético e exergética, do trocador de calor.

𝑐𝑃 𝐺𝑉/𝐶𝑑 = 𝐶̇2 − 𝐶̇3𝐸̇𝑥2 − 𝐸̇𝑥3
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4.3.1. Análise Energética das Turbinas 

Com base na equação da 1ª Lei da Termodinâmica e considerando todas 
as simplificações utilizadas, energias cinéticas e potenciais desprezíveis, sistema em re-
gime permanente e máquinas operando adiabaticamente, foi realizado o balanço energé-
tico nas turbinas o qual é possível identificar os tipos de energias existentes nos equipa-
mentos.  Com isso, determinou-se a potência indicada na parte superior do ciclo (𝑊̇𝑖𝑇,𝑠).𝑊̇𝑖𝑇,𝑆 = 𝐸̇𝑛1 − 𝐸̇𝑛2 (4.39)𝐸̇𝑛1 = 𝑚̇𝑎(ℎ1) (4.40)𝐸̇𝑛2 = 𝑚̇𝑎(ℎ2) (4.41)

Substituindo as Eqs. (4.40) e (4.41) na Eq. (4.39) obtém-se o a equação 
que determina a potência indicada da turbina superior. 𝑊̇𝑖𝑇,𝑆 = 𝑚̇𝑎(ℎ1 − ℎ2) (4.42)

Onde  𝑊̇𝑖𝑇,𝑆 é a potência indicada da turbina superior [kW] e, ℎ1 é a entalpia de 
entrada da turbina superior do ciclo binário de vapor [kJ/kg].

Do mesmo modo, na turbina inferior do ciclo binário determinou-se a 
potência indicada da turbina inferior (𝑊̇𝑖𝑇,𝐼).

𝑊̇𝑖𝑇,𝐼 = 𝐸̇𝑛𝑎 − 𝐸̇𝑛𝑏 (4.43)

𝐸̇𝑛𝑎 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑎) (4.44)

𝐸̇𝑛𝑏 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑏) (4.45)

Assim, de forma semelhante a qual foi realizada com a turbina do ciclo 
superior, substituindo as Eqs. (4.44) e (4.45) na Eq. (4.43) obtém-se o a equação que 
determina a potência indicada da turbina inferior. 𝑊̇𝑖𝑇,𝐼 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑎 − ℎ𝑏) (4.46)

Onde  𝑊̇𝑖𝑇,𝐼  é a potência indicada da turbina inferior [kW], 𝐸̇𝑛𝑏  é a taxa de energia 
ponto (b) [kW] e, ℎ𝑏  a entalpia do ponto (b) [kJ/kg].
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Para se determinar a potência elétrica do gerador elétrico da parte supe-
rior e inferior deve-se considerar as perdas na caixa redutora, no gerador elétrico e a perda 
mecânica da turbina. 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆 = 𝑊̇𝑖𝑇,𝑆𝜂𝑚𝑇𝜂𝐺𝐸𝜂𝐶𝑅 (4.47)𝑊̇𝐺𝐸,𝐼 = 𝑊̇𝑖𝑇,𝐼𝜂𝑚𝑇𝜂𝐺𝐸𝜂𝐶𝑅 (4.48)

Onde 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆 e 𝑊̇𝐺𝐸,𝐼  são as potências dos geradores elétricos do ciclo superior e 
inferior [kW] respectivamente,  𝜂𝑚𝑇 , 𝜂𝐺𝐸  e 𝜂𝐶𝑅  são as perdas associadas a turbina, o ge-
rador elétrico e a caixa redutora [%] respectivamente.

4.3.2. Análise Exergética das Turbinas

A análise exergética dos equipamentos tem o intuito de determinar qual 
será a taxa de destruição de exergia de cada turbina que compõe o ciclo binário de vapor.𝐸̇𝐷𝑇,𝑆 = − 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆 + 𝐸̇𝑥1 − 𝐸̇𝑥2𝐸̇𝑥1 = 𝑚̇𝑎[(ℎ1 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠1 − 𝑠0)]𝐸̇𝑥2 = 𝑚̇𝑎[(ℎ2 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠2 − 𝑠0)]

𝐸̇𝐷𝑇,𝑆 = − 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆 + 𝑚̇𝑎[(ℎ1 − ℎ2) − 𝑇0(𝑠1 − 𝑠2)]
Onde 𝐸̇𝐷𝑇,𝑆𝐸̇𝑥1 𝑠1

De forma semelhante, determinou-se a taxa de destruição exergética da 
turbina localizada na parte inferior do ciclo binário de vapor. 𝐸̇𝐷𝑇,𝐼 = −𝑊̇𝐺𝐸,𝐼 + 𝐸̇𝑥𝑎 − 𝐸̇𝑥𝑏𝐸̇𝑥𝑎 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑎 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑎 − 𝑠0)]𝐸̇𝑥𝑏 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑏 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑏 − 𝑠0)]
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𝐸̇𝐷𝑇,𝐼 = −𝑊̇𝐺𝐸,𝐼 + 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑎 − ℎ𝑏) − 𝑇0(𝑠𝑎 − 𝑠𝑏)]
Onde 𝐸̇𝐷𝑇,𝐼𝐸̇𝑥𝑏 𝑠𝑏

4.3.3. Análise Econômica das Turbinas                

𝑍𝑇,𝑆 𝑍𝑇,𝐼
Os subíndices “𝑇, 𝑆" "𝑇, 𝐼"

𝑍𝑇,𝑆 = 3880,5 . 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆0,7 (1 + ( 0,051 − 𝜂𝑖𝑇)3) (1 + 𝑒(𝑇1−59310,42 ))
𝑍𝑇,𝐼 = 10 (2,6259+1,4398 𝑙𝑜𝑔(𝑊̇𝐺𝐸,𝐼)−0,1776(log(𝑊̇𝐺𝐸,𝐼))2

𝑍̇𝑇,𝑆 = 𝑍𝑇,𝑆 . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 
𝑍̇𝑇,𝐼 = 𝑍𝑇,𝐼 . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 

Onde 𝑍𝑇,𝑆 𝑍𝑇,𝐼 𝑍̇𝑇,𝑆 e 𝑍̇𝑇,𝐼  correspondem ao custo nivelado da tur-
bina do ciclo superior e inferior [$/h] respectivamente.

As equações do custo de aquisição das turbinas são distintas. Este fator 
se deve as propriedades termodinâmicas, de pressão e temperatura de cada uma delas. A 
turbina do ciclo superior está diretamente ligada ao gerador de vapor de recuperação e 
início do ciclo. Deste modo, possui temperatura de ebulição e pressão maior e por isso 
seu equacionamento depende da potência gerada e pela temperatura de entrada. A tur-
bina do ciclo superior possui temperatura de ebulição menor. Deste modo, esta turbina 
não necessita de parâmetros tão robustos, quando comparado com a turbina do ciclo 
inferior.
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𝑍̇𝑇,𝑆  2022 = 𝑍̇𝑇,𝑆 . 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001
𝑍̇𝑇,𝐼  2022 = 𝑍̇𝑇,𝐼 . 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001

4.3.4.  Análise Termoeconômica das Turbinas

Realizando volumes de controle nas turbinas do ciclo binários de vapor 
determinou-se o equacionamento da taxa de custo dos fluxos que passam pelo equipa-
mento, assim como seus custos unitários. 

𝐶̇1 + 𝑍̇𝑇,𝑆 2022 = 𝐶̇2 + 𝐶̇𝑤 𝑇𝑆𝑐1. 𝐸̇𝑥1 + 𝑍̇𝑇,𝑆 2022 = 𝑐2. 𝐸̇𝑥2 + 𝑐𝑤 𝑇𝑆. 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆𝑐1 = 𝑐2𝐶̇𝑎 + 𝑍̇𝑇,𝐼 2022 = 𝐶̇𝑏 + 𝐶̇𝑤 𝑇𝐼𝑐𝑎. 𝐸̇𝑥𝑎 + 𝑍̇𝑇,𝐼 2022 = 𝑐𝑏. 𝐸̇𝑥𝑏 + 𝑐𝑤 𝑇𝐼 . 𝑊̇𝐺𝐸,𝐼𝑐𝑎 = 𝑐𝑏
Onde 𝐶̇1 𝐶̇𝑏 𝐶̇𝑤 𝑇𝑆 𝐶̇𝑤 𝑇𝐼 𝑐1 𝑐𝑏𝑐𝑤 𝑇𝑆 𝑐𝑤 𝑇𝐼

Bejan et al., 1996). 
Do mesmo modo, ocorre com os pontos (a) e (b), pontos referentes aos fluxos que pas-
sam pela turbina do ciclo inferior.

𝑐𝑃 𝑇𝑆 = 𝐶̇𝑤 𝑇𝑆𝑊̇𝐺𝐸,𝑆
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𝑐𝐶 𝑇𝑆 = 𝐶̇1 − 𝐶̇2𝐸̇𝑥1 − 𝐸̇𝑥2𝑟𝑇𝑆 = 𝑐𝑃 𝑇𝑆 − 𝑐𝐶 𝑇𝑆𝑐𝐶 𝑇𝑆𝐶̇𝐷  𝑇𝑆 = 𝐸̇𝐷  𝑇𝑆. 𝑐𝐶 𝑇𝑆𝑓  𝑇𝑆 = 𝑍̇𝑇𝑆 2022𝑍̇𝑇𝑆 2022 + 𝐶̇𝐷  𝑇𝑆
Do mesmo modo, se realiza para a turbina localizada no ciclo inferior.

𝑐𝑃 𝑇𝐼 = 𝐶̇𝑤 𝑇𝐼𝑊̇𝐺𝐸,𝐼𝑐𝐶 𝑇𝐼 = 𝐶̇𝑎 − 𝐶̇𝑏𝐸̇𝑥𝑎 − 𝐸̇𝑥𝑏𝑟𝑇𝐼 = 𝑐𝑃 𝑇𝐼 − 𝑐𝐶 𝑇𝐼𝑐𝐶 𝑇𝐼𝐶̇𝐷  𝑇𝐼 = 𝐸̇𝐷  𝑇𝐼 . 𝑐𝐶 𝑇𝐼𝑓  𝑇𝐼 = 𝑍̇𝑇𝐼 2022𝑍̇𝑇𝐼 2022 + 𝐶̇𝐷  𝑇𝐼
Onde 𝑐𝑃 𝑇𝑆 𝑐𝑃 𝑇𝐼 𝑐𝐶 𝑇𝑆 𝑐𝐶 𝑇𝐼  𝑟𝑇𝑆 𝑟𝑇𝐼 𝐶̇𝐷  𝑇𝑆 𝐶̇𝐷  𝑇𝐼 𝑓  𝑇𝑆 𝑓  𝑇𝐼 

4.4. Bombas 

A fim de realizar a análise termoeconômica das bombas que compõe o 
ciclo binário de vapor as próximas seções abordaram a análise energética, exergética, eco-
nômica e termoeconômica do equipamento.

Deste modo, na Fig. 4.4 possui o balanço de energia, exergia e custo das 
bombas que compõe o ciclo binário.
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Figura 4.4 – Balanço energético, exergético e econômico da: a) bomba superior, b) 
bomba inferior.

4.4.1. Análise Energética das Bombas

Do mesmo modo que feito com as turbinas, com base na 1° Lei da Ter-
modinâmica e considerando todas as simplificações, conforme seção 2.3, utilizadas foi 
realizada uma análise energética para as bombas.

Assim, realizando por meio de balanço energético, Fig. 4.4, nas duas 
bombas que compõe o ciclo binário determina-se a potência indicada da parte superior 
e inferior do ciclo. 𝑊̇𝑖𝐵,𝑆 = 𝐸̇𝑛4 − 𝐸̇𝑛3 (4.79)𝐸̇𝑛3 = 𝑚̇𝑎(ℎ3) (4.80)𝐸̇𝑛4 = 𝑚̇𝑎(ℎ4) (4.81)

Reorganizando as equações determina-se a Eq. (4.82) a qual representa a 
potência indicada da bomba localizada na parte superior do ciclo binário de vapor. 𝑊̇𝑖𝐵,𝑆 = 𝑚̇𝑎(ℎ4 − ℎ3) (4.82)

Onde 𝑊̇𝑖𝐵,𝑆  representa a potência indicada pela bomba superior [kW],  𝐸̇𝑛4  re-
presenta a energia do ponto (4) [kW] e, ℎ4 é a entalpia do ponto (4) [kJ/kg].
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Assim, por meio do balanço energético da Fig. 4.4 (b) consegue-se reali-
zar o equacionamento a fim de determinar a potência indicada da bomba do ciclo infe-
rior. 𝑊̇𝑖𝐵,𝐼 = 𝐸̇𝑛𝑑 − 𝐸̇𝑛𝑐 (4.83)𝐸̇𝑛𝑐 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑐) (4.84)𝐸̇𝑛𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑑) (4.85)𝑊̇𝑖𝐵,𝐼 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂(ℎ𝑑 − ℎ𝑐) (4.86)

Onde 𝑊̇𝑖𝐵,𝐼   representa a potência indicada pela bomba inferior [kW], 𝐸̇𝑛𝑐  repre-
senta a energia do ponto (c) [kW] e, ℎ𝑐  é a entalpia de entrada bomba [kJ/kg].

Entretanto, ambas as bombas são instaladas com motores elétricos e para 
determinar a potência elétrica do motor elétrico das duas partes do ciclo binário consi-
dera-se as perdas oriundas do motor elétrico e a perda mecânica da bomba. 

𝑊̇𝑀𝐸,𝑆 = 𝑊̇𝑖𝐵,𝑆𝜂𝑚𝐵𝜂𝑀𝐸 (4.87)

𝑊̇𝑀𝐸,𝐼 = 𝑊̇𝑖𝐵,𝐼𝜂𝑚𝐵𝜂𝑀𝐸 (4.88)

Onde 𝑊̇𝑀𝐸,𝑆 e 𝑊̇𝑀𝐸,𝐼  são as potências dos motores elétricos do ciclo inferior e su-
perior [kW] respectivamente e, 𝜂𝑚𝐵  e 𝜂𝑀𝐸  são as perdas atreladas a bomba e ao motor 
elétrico [%] respectivamente. 

4.4.2. Análise Exergética das Bombas 𝐸̇𝐷𝐵,𝑆𝐸̇𝐷𝐵,𝐼
𝐸̇𝐷𝐵,𝑆 = 𝑊̇𝑀𝐸,𝑆 + 𝐸̇𝑥3 − 𝐸̇𝑥4𝐸̇𝑥3 = 𝑚̇𝑎[(ℎ3 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠3 − 𝑠0)]𝐸̇𝑥4 = 𝑚̇𝑎[(ℎ4 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠4 − 𝑠0)]𝐸̇𝐷𝐵,𝑆 = 𝑊̇𝑀𝐸,𝑆 + 𝑚̇𝑎[(ℎ4 − ℎ3) − 𝑇0(𝑠4 − 𝑠3)]



48𝐸̇𝐷𝐵,𝐼 = 𝑊̇𝑀𝐸,𝐼 + 𝐸̇𝑥𝑐 − 𝐸̇𝑥𝑑𝐸̇𝑥𝑐 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑐 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑐 − 𝑠0)]𝐸̇𝑥𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑑 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑑 − 𝑠0)]𝐸̇𝐷𝐵,𝐼 = 𝑊̇𝑀𝐸,𝐼 + 𝑚̇𝐶𝑅𝑂[(ℎ𝑑 − ℎ𝑐) − 𝑇0(𝑠𝑑 − 𝑠𝑐)]
Onde 𝐸̇𝐷𝐵,𝑆 𝐸̇𝐷𝐵,𝐼 𝐸̇𝑥4 𝐸̇𝑥𝑐ℎ4 e ℎ𝑐  correspondem à 

entalpia do pontos (4) e (c) [kJ/kg] respectivamente e, 𝑠4 𝑠𝑐
 

possível determinar os custos das bombas. Os subíndices “𝐵, 𝑆""𝐵, 𝐼"
𝑍𝐵,𝑆 = 549,13(𝑊̇𝑀𝐸,𝑆)0,71 (1,41 (1 + ( 0,21 − 𝜂𝑖𝐵)))
𝑍𝐵,𝐼 = 549,13(𝑊̇𝑀𝐸,𝐼)0,71 (1,41 (1 + ( 0,21 − 𝜂𝑖𝐵)))

𝑍̇𝐵,𝑆 =  𝑍𝐵,𝑆 . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 
𝑍̇𝐵,𝐼 =  𝑍𝐵,𝐼 . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 

𝑍̇𝐵,𝑆 2022 = 𝑍̇𝐵,𝑆 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001
𝑍̇𝐵,𝐼 2022 = 𝑍̇𝐵,𝐼 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001

Onde 𝑍𝐵,𝑆 𝑍𝐵,𝐼 𝑍̇𝐵,𝑆 e 𝑍̇𝐵,𝐼  correspondem ao custo nivelado da bomba 
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do ciclo superior e inferior [$/h] respectivamente e, 𝑍̇𝐵,𝑆 2022 𝑍̇𝐵,𝐼 2022
 

Para determinar o custo dos fluxos que compõe as bombas do ciclo su-
perior e inferior foram realizados volumes de controle em cada um dos equipamentos. 
Deste modo, por meio dos equacionamentos abaixo foi possível identificar as taxas de 
custo dos fluxos de entrada e saída dos equipamentos, assim como os custos unitários 
dos fluxos. 

𝐶̇3 + 𝐶̇𝑤 𝐵𝑆 + 𝑍̇𝐵,𝑆 2022 = 𝐶̇4𝑐3. 𝐸̇𝑥3 + 𝑐𝑤𝐵𝑆. 𝑊̇𝑀𝐸,𝑆 + 𝑍̇𝐵,𝑆 2022 = 𝑐4. 𝐸̇𝑥4𝑐𝑤𝐵𝑆 = 𝑐𝑤𝑇𝑆𝐶̇𝑐 + 𝐶̇𝑤 𝐵𝐼 + 𝑍̇𝐵,𝐼 2022 = 𝐶̇𝑑𝑐𝑐. 𝐸̇𝑥𝑐 + 𝑐𝑤𝐵𝐼 . 𝑊̇𝑀𝐸,𝐼 + 𝑍̇𝐵,𝐼 2022 = 𝑐𝑑. 𝐸̇𝑥𝑑𝑐𝑤𝐵𝐼 = 𝑐𝑤𝑇𝐼
Onde 𝐶̇4 𝐶̇𝑐   𝐶̇𝑤 𝐵𝑆 𝐶̇𝑤 𝐵𝐼 𝑐4 𝑐𝑐 𝑐𝑤 𝐵𝑆 𝑐𝑤 𝐵𝐼

A fim de determinar o custo referente ao produto e combustível das 
bombas do ciclo binário de vapor, assim como a diferença relativa do custo, custo refe-
rente a perda de exergia que o equipamento ocasiona e o fator exergoeconômico realizou-
se os seguintes equacionamentos abaixo: 

𝑐𝑃 𝐵𝑆 = 𝐶̇3 − 𝐶̇4𝐸̇𝑥3 − 𝐸̇𝑥4𝑐𝐶 𝐵𝑆 = 𝐶̇𝑤 𝐵𝑆𝑊̇𝑀𝐸,𝑆
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𝑟𝐵𝑆 = 𝑐𝑃 𝐵𝑆 − 𝑐𝐶 𝐵𝑆𝑐𝐶 𝐵𝑆𝐶̇𝐷  𝐵𝑆 = 𝐸̇𝐷  𝐵𝑆. 𝑐𝐶 𝐵𝑆𝑓  𝐵𝑆 = 𝑍̇𝐵𝑆 2022𝑍̇𝐵𝑆 2022 + 𝐶̇𝐷  𝐵𝑆
De modo a verificar o a diferente relativa do custo, o custo de destruição 

exergética e o fator exergoeconômico a análise também foi realizada a bomba inferior do 
ciclo binário de vapor. 𝑐𝑃 𝐵𝐼 = 𝐶̇𝑐 − 𝐶̇𝑑𝐸̇𝑥𝑐 − 𝐸̇𝑥𝑑𝑐𝐶 𝐵𝐼 = 𝐶̇𝑤 𝐵𝐼𝑊̇𝑀𝐸,𝐼𝑟𝐵𝐼 = 𝑐𝑃 𝐵𝐼 − 𝑐𝐶 𝐵𝐼𝑐𝐶 𝐵𝐼𝐶̇𝐷  𝐵𝐼 = 𝐸̇𝐷  𝐵𝐼 . 𝑐𝐶 𝐵𝐼𝑓  𝐵𝐼 = 𝑍̇𝐵𝐼 2022𝑍̇𝐵𝐼 2022 + 𝐶̇𝐷  𝐵𝐼

Onde 𝑐𝑃 𝐵𝑆 𝑐𝑃 𝐵𝐼 𝑐𝐶 𝐵𝑆 𝑐𝐶 𝐵𝐼  𝑟𝐵𝑆 𝑟𝐵𝐼 𝐶̇𝐷  𝐵𝑆 𝐶̇𝐷  𝐵𝐼 𝑓  𝐵𝑆 𝑓  𝐵𝐼 
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O ciclo superior recebe o calor dos gases de combustão através do gera-
dor de vapor. Deste modo, por meio de um balanço de energia é possível determinar a 
taxa de transferência de calor indicada, ou seja, a taxa de quantidade de calor fornecida 
ao ciclo. 𝑄̇𝑖 = 𝐸̇𝑛1 − 𝐸̇𝑛4 (4.121)𝑄̇𝑖 = 𝑚̇𝑎(ℎ1 − ℎ4) (4.122)

Onde 𝑄̇𝑖  é a taxa de transferência de calor indicada [kW].

Entretanto, segundo o catálogo dos motores utilizado não há perdas no 
gerador de vapor de recuperação, ou seja, a eficiência é igual a 100% (GTD, 2020). 

𝑄̇𝐶 = 𝑄̇𝑖𝜂𝐺𝑉 (4.123)

Onde 𝑄̇𝑐  é a potência calorífica do gerador de vapor de recuperação [kW] e, 𝜂𝐺𝑉  é 
a perda associada ao gerador de vapor de recuperação [%].      
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Nas Tab. 4.10 – 4.11 são mostrados os dados referentes a tempe-
ratura dos gases de exaustão do motor (Tex, g) e as vazões mássicas de ar.

Tabela 4.10 – Dados dos gases de exaustão do motor 8X52 (Adaptado de GTD, 
2020).

Tabela 4.11 – Dados dos gases de exaustão do motor 12X92 (Adaptado de GTD, 
2020).

Condição Isso
Carga do Motor (%) Vazão de Ar (kg/s) Tex,g (°C)

100 30,49 237
95 29,42 228
90 28,32 218
85 27,32 210
80 26,61 206
75 25,76 204
70 24,52 201
60 21,78 197
50 18,78 201
40 15,20 214
30 12,29 206
25 10,38 214

Condição Isso
Carga do Motor (%) Vazão de Ar (kg/s) Tex,g  (°C)

100 172,43 228
95 166,81 219
90 161,09 211
85 154,68 206
80 147,30 201
75 140,19 199
70 133,10 198
60 115,31 202
50 96,99 213
40 75,54 238
30 60,79 243
25 52,13 249
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𝑚̇𝑔 = 𝑚̇𝑎𝑟 + 𝑚̇𝑐
Onde 𝑚̇𝑔 e 𝑚̇𝑎𝑟  do ar [kg/s], respectivamente. 

𝐸̇𝐷𝐺𝑉 = 𝐸̇𝑥𝑔,𝑒 + 𝐸̇𝑥4 − 𝐸̇𝑥1 − 𝐸̇𝑥𝑔,𝑠𝐸̇𝑥𝑔,𝑒 = 𝑚̇𝑔[(ℎ𝑔,𝑒 − ℎ0 𝑔) − 𝑇0(𝑠𝑔,𝑒 − 𝑠0 𝑔)]𝐸̇𝑥𝑔,𝑠 = 𝑚̇𝑔[(ℎ𝑔,𝑠 − ℎ0 𝑔) − 𝑇0(𝑠𝑔,𝑠 − 𝑠0 𝑔)]
Onde 𝐸̇𝐷𝐺𝑉𝐸̇𝑥𝑔,𝑒 𝐸̇𝑥𝑔,𝑠  ℎ𝑔,𝑒  e ℎ𝑔,𝑠 correspondem à entalpia de entrada e saída dos gases [kJ/kg] 

respectivamente e, 𝑠𝑔,𝑒 𝑠𝑔,𝑠 
 

𝑍𝐺𝑉 = 34,9. 𝐴𝑒𝑣𝑎 + 45,7. 𝐴𝑒𝑐𝑜
𝐴𝑒𝑣𝑎 𝐴𝑒𝑐𝑜

–
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Figura 4.6 – Áreas de transferência de calor do gerador de vapor de recuperação (GV). 

Tabela 4.12 – Coeficientes de película da área de transferência de calor do gerador de 
vapor de recuperação (GV).

Com os coeficientes de película determinou-se os coeficientes globais de 
troca térmica “U” de cada umas das áreas as quais se dividiu o gerador de vapor de recu-
peração do ciclo binário de vapor. 

𝑈 1 (𝑒𝑐𝑜) = 11ℎ (4−𝑥) + 1ℎ (𝑦−𝑆𝑔á𝑠)
𝑈 2 (𝑒𝑣𝑎) = 11ℎ (𝑥−1) + 1ℎ (𝐸𝑔á𝑠−𝑦)

Coeficientes de Película por Convecção (GV)
Pontos Característica h (W/°C m2)

Ponto 4 – Ponto x água líquida 2250
Ponto y – Ponto S gás gás 50
Ponto x – Ponto 1 água em ebulição 1750
Ponto E gás – Ponto y gás 50
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Onde ℎ (4−𝑥) ℎ (𝑦−𝑆𝑔á𝑠) ℎ (𝑥−1) ℎ (𝐸𝑔á𝑠−𝑦) 𝑈 1 (𝑒𝑐𝑜)𝑈 2 (𝑒𝑣𝑎)
Pela equação da LMDT determinou-se as temperaturas onde ocorrem a 

transferência de calor do sistema.

𝐿𝑀𝐷𝑇 1 (𝑒𝑐𝑜) = (𝑇𝑆𝑔á𝑠 − 𝑇4) − (𝑇𝑦 − 𝑇𝑥)𝑙𝑜𝑔 (𝑇𝑆𝑔á𝑠 − 𝑇4𝑇𝑦 − 𝑇𝑥 )
𝐿𝑀𝐷𝑇 2 (𝑒𝑣𝑎) = (𝑇𝐸𝑔á𝑠 − 𝑇1) − (𝑇𝑦 − 𝑇𝑥)𝑙𝑜𝑔 (𝑇𝐸𝑔á𝑠 − 𝑇1𝑇𝑦 − 𝑇𝑥 )

Onde 𝑇𝑆𝑔á𝑠 𝑇4 𝑇𝑦 𝑇𝑥 𝑇𝐸𝑔á𝑠 𝑇1 𝐿𝑀𝐷𝑇 1 (𝑒𝑐𝑜) 𝐿𝑀𝐷𝑇 2 (𝑒𝑣𝑎)

A fonte de calor por sua vez, é determinada pela potência calorífica do 
economizador e do evaporador.

𝑄̇𝑒𝑐𝑜 = 𝑚̇𝑎(ℎ𝑥 − ℎ4)𝑄̇𝑒𝑣𝑎 = 𝑚̇𝑎(ℎ1 − ℎ𝑥)
Com isso, obtêm-se pelas Eqs. (4.135) e (4.136) as áreas de troca térmica 

do economizador (𝐴 1 𝑒𝑐𝑜) (𝐴 2 𝑒𝑣𝑎)
𝐴 1 𝑒𝑐𝑜 = 𝑄̇𝑒𝑐𝑜𝑈 1 (𝑒𝑐𝑜) .  𝑇𝐿𝑀𝐷𝑇 1 (𝑒𝑐𝑜)
𝐴 2 𝑒𝑣𝑎 = 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑈 2 (𝑒𝑣𝑎) .  𝑇𝐿𝑀𝐷𝑇 2 (𝑒𝑣𝑎)

Deste modo, após determinar área de troca térmica consegue-se calcular 
o custo de aquisição do equipamento, Eq. (4.128), seu custo nivelado e a conversão do 
seu custo com base nos valores do ano presente. 
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𝑍̇𝐺𝑉 = 𝑍𝐺𝑉  . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 𝑍̇𝐺𝑉 2022 = 𝑍̇𝐺𝑉  . 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001
Onde 𝑍̇𝐺𝑉 𝑍̇𝐺𝑉  2022 o custo nivelado considerando o último ano de vigência [$/h].

 

𝐶̇4 + 𝐶̇𝑒 𝑔á𝑠 + 𝑍̇𝐺𝑉 2022 = 𝐶̇1 + 𝐶̇𝑠 𝑔á𝑠𝑐4. 𝐸̇𝑥4 + 𝑐𝑒 𝑔á𝑠. 𝐸̇𝑥𝑔,𝑒 + 𝑍̇𝐺𝑉 2022 = 𝑐1. 𝐸̇𝑥1 + 𝑐𝑠 𝑔á𝑠. 𝐸̇𝑥𝑔,𝑠𝑐𝑒 𝑔á𝑠 = 𝑐𝑠 𝑔á𝑠𝑐𝑒 𝑔á𝑠 = 𝐶𝐻𝐹𝑂𝑃𝐶𝐼𝐻𝐹𝑂
Onde 𝐶̇𝑒 𝑔á𝑠 𝐶̇𝑠 𝑔á𝑠 𝑐𝑒 𝑔á𝑠 𝑐𝑠 𝑔á𝑠𝐶𝐻𝐹𝑂𝑃𝐶𝐼𝐻𝐹𝑂

Bejan et al. (1996), o custo unitário de entrada e 
saída dos gases de exaustão do motor marítimo são iguais. Além disso, o custo dos gases 
é uma relação do custo do HFO (Heavy Fuel Oil), combustível utilizado, Eq. (4.142). 
Deste modo, segundo Wärtzilä (2021), fabricante dos motores utilizados nessa disserta-
ção, o custo do HFO é fixo e igual a 650 [$/ton] e o valor do poder calorífico inferior 
(LHV) deste combustível é igual a 40200 [kJ/kg] (MEPC, 2016).

Aperfeiçoando a análise termoeconômica do gerador de vapor de recu-
peração do ciclo binário de vapor realizou-se os seguintes equacionamentos:  

𝑐𝑃 𝐺𝑉 = 𝐶̇1 − 𝐶̇4𝐸̇𝑥1 − 𝐸̇𝑥4
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𝑐𝐶 𝐺𝑉 = 𝐶̇𝑒 𝑔á𝑠 − 𝐶̇𝑠 𝑔á𝑠𝐸̇𝑥𝑔,𝑒 − 𝐸̇𝑥𝑔,𝑠𝑟𝐺𝑉 = 𝑐𝑃 𝐺𝑉 − 𝑐𝐶 𝐺𝑉𝑐𝐶 𝐺𝑉𝐶̇𝐷  𝐺𝑉 = 𝐸̇𝐷  𝐺𝑉. 𝑐𝐶 𝐺𝑉𝑓  𝐺𝑉 = 𝑍̇𝐺𝑉 2022𝑍̇𝐺𝑉 2022 + 𝐶̇𝐷  𝐺𝑉
Onde 𝑐𝑃 𝐺𝑉 𝑐𝐶 𝐺𝑉 𝑟𝐺𝑉  𝐶̇𝐷  𝐺𝑉𝑓  𝐺𝑉 

 

–
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é igual 35,16504 [g/kg] (ITTC, 2011). 
No entanto, para considerar este valor de salinidade da água é necessário considerar que 
a temperatura ambiente da água do mar é igual a 15 [°C] a pressões atmosférica. 

 

𝐸̇𝐷𝐶 𝑚̇𝑐𝑜𝑛𝑑 é a vazão 
mássica de água de condensação [kg/s], ℎ𝐸 𝐴𝑔,𝑚𝑎𝑟, ℎ𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟  e ℎ0 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 𝑠𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟𝑠𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 𝑠0 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟  são as entropias de entrada, de saída e de referência da água do mar 
[kJ/kg.K],  respectivamente e, 𝑇0 𝑐𝑜𝑛𝑑

 

𝐸̇𝐷𝐶 = (𝐸̇𝑥𝑏 + 𝐸̇𝑥𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟) − ( 𝐸̇𝑥𝑐 + 𝐸̇𝑥𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟)𝐸̇𝑥𝐸 𝑎 = 𝑚̇𝑐𝑜𝑛𝑑(ℎ𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 − ℎ0 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟) − 𝑇0 𝑐𝑜𝑛𝑑(𝑠𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 − 𝑠0 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟)𝐸̇𝑥𝑆 𝑎 = 𝑚̇𝑐𝑜𝑛𝑑[(ℎ𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 − ℎ0 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟) − 𝑇0 𝑐𝑜𝑛𝑑(𝑠𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟𝑠𝑎𝑙 − 𝑠0 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟)]
𝑚̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑅𝑂 ( ℎ𝑐 − ℎ𝑏ℎ𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 − ℎ𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟)



59𝑍𝐶  = 1773 𝑚̇𝑐𝑜𝑛𝑑
𝑍̇𝐶 = 𝑍𝐶  . 𝐹𝑅𝐶. 𝜑𝑁. 3600 

𝑍̇𝐶 2022 = 𝑍̇𝐶  . 𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2022𝐼𝐶𝑃𝐸𝑄 2001
Onde 𝑍𝐶 𝑍̇𝐶𝑍̇𝐶 2022 corresponde ao custo nivelado do 

condensador atualmente [$/h]. 

 

𝐶̇𝑏 + 𝐶̇𝑒 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 + 𝑍̇𝐶 2022 = 𝐶̇𝑐 + 𝐶̇𝑠 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟𝑐𝑏. 𝐸̇𝑥𝑏 + 𝑐𝑒 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 . 𝐸̇𝑥𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 + 𝑍̇𝐶 2022 = 𝑐𝑐. 𝐸̇𝑥𝑐 + 𝑐𝑠 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 . 𝐸̇𝑥𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟𝑐𝑏 = 𝑐𝑐𝑐𝑒 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 = 0
Onde 𝐶̇𝑒 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 𝐶̇𝑠 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 𝑐𝑒 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 𝑐𝑠 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟

–

𝑐𝑃 𝐶𝑑 = 𝐶̇𝑠 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 − 𝐶̇𝑒 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟𝐸̇𝑥𝑆 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟 − 𝐸̇𝑥𝐸 𝐴𝑔.𝑚𝑎𝑟𝑐𝐶 𝐶𝑑 = 𝐶̇𝑏 − 𝐶̇𝑐𝐸̇𝑥𝑏 − 𝐸̇𝑐
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𝑟𝐶𝑑 = 𝑐𝑃 𝐶𝑑 − 𝑐𝐶 𝐶𝑑𝑐𝐶 𝐶𝑑𝐶̇𝐷  𝐶𝑑 = 𝐸̇𝐷 𝐶 . 𝑐𝐶 𝐶𝑑𝑓  𝐶𝑑 = 𝑍̇𝐶 2022𝑍̇𝐶 2022 + 𝐶̇𝐷  𝐶𝑑
Onde 𝑐𝑃 𝐶𝑑 𝑐𝐶 𝐶𝑑  𝑟𝐶𝑑 𝐶̇𝐷  𝐶𝑑𝑓  𝐶𝑑 

 

Após a determinar a potência elétrica do gerador elétrico, desenvolvida 
na seção 4.3.1, e da potência mecânica do motor elétrico, realizada na seção 4.4.1, é pos-
sível determinar a potência elétrica líquida de cada parte que compõe o ciclo binário. 

𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝑆 = 𝑊̇𝐺𝐸,𝑆 − 𝑊̇𝑀𝐸,𝑆 (4.164)𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐼 = 𝑊̇𝐺𝐸,𝐼 − 𝑊̇𝑀𝐸,𝐼 (4.165)

Onde 𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝑆 e 𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐼  são as potências elétricas líquidas do ciclo superior e in-
ferior [kW] respectivamente.  

Com isso, após determinar a potência elétrica líquida de cada uma das 
parcelas que compõe o ciclo binário de vapor é possível determinar a potência elétrica do 
ciclo binário. Onde, por sua vez, a potência elétrica do ciclo binário (𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜) é ori-
unda da soma entre a parte superior e inferior do ciclo.𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜 = 𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝑆 + 𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐼 (4.166)

Com todas as potências determinadas é possível calcular a eficiência elé-
trica do ciclo binário.  𝜂𝐸𝐿𝐸𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜 = 𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜𝑄̇𝐶  (4.167)

Onde 𝜂𝐸𝐿𝐸𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜 é a eficiência elétrica do ciclo binário de vapor [%].  
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Os dados determinados nesta seção serão utilizados para os resultados 
que compõe a análise energética dessa dissertação.                                     

 

Após determinar as taxas de exergia dos gases de exaustão dos motores 
marítimos consegue-se realizar o equacionamento a fim de determina a eficiência exergé-
tica do ciclo binário de vapor. A eficiência exergética segundo Bejan et al., (1996), é um 
parâmetro indicativo do desperdício dos recursos energéticos, ou seja, a eficiência exer-
gética é a razão entre o produto e o combustível (recursos gastos para obtenção do pro-
duto). 𝜂𝑥 = 𝑊̇𝐸,𝐿𝑖𝑞,𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜𝐸̇𝑥𝑔,𝑒 − 𝐸̇𝑥𝑔,𝑠

Onde 𝜂𝑥 é a eficiência exergética do ciclo binário de vapor [%].  

 Custo de Potência Elétrica 

𝑐𝑤 𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜 = 𝑐𝑤 𝑇𝑆 . 𝑊̇𝐸𝐿𝑖𝑞𝑆 + 𝑐𝑤 𝑇𝐼 . 𝑊̇𝐸𝐿𝑖𝑞𝐼𝑊̇𝐸𝐿𝑖𝑞𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜
Onde 𝑐𝑤 𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜 é o custo unitário de potência elétrica [$/GJ].

No entanto, d

𝐶̇2 𝐶̇3
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 Modelagem Computacional

De modo a simplificar a resolução e obter valores mais concretos a mo-
delagem computacional do ciclo binário foi feita no software GNU Octave, ao qual foi 
inserido a biblioteca de dados termodinâmicos do CoolProp (Bell et al., 2014). A bibli-
oteca de dados termodinâmicos utilizada possui uma função padronizada conforme 
exemplificado na Eq. (4.170), a qual permite determinar os valores dos pontos do arranjo 
do ciclo binário por meio de seis variáveis.

                       ℎ1 = 𝑃𝑟𝑜𝑝𝑠𝑆𝐼("H", "P", p1, "Q",  x1, "WATER") (4.170)

No modelo utilizado na Eq. (4.170), a variável a ser determinada é a en-
talpia (H), o qual seu valor poder ser encontrado, por exemplo, fornecendo ao código a 
pressão (P), o título (Q) e o fluido de trabalho utilizado. Do mesmo modo, foram deter-
minados as pressões, temperaturas e títulos de todos os pontos do ciclo. A biblioteca de 
dados do CoolProp por meio de sua plataforma eletrônica disponibiliza a legenda das 
variáveis as quais podem ser determinadas, os fluidos e suas propriedades. 

O CoolProp exige tipos específicos de unidades, por exemplo, tempera-
tura em Kelvin (K), Pressão em pascal (Pa). Os resultados das potências são sempre for-
necidos em Watt (W), as entropias são fornecidas em J/kg, logo deve se atentar as unida-
des para não ocasionar erros. 

Além disso, o catálogo do motor disponibiliza seus dados com base em 
diferentes cargas do motor marítimo logo, para verificar em qual carga a potência do ci-
clo e do motor é possível haver maior aproveitamento se calculou a razão entre a potência 
do ciclo e do motor marítimo.

Para calcular a razão entre potências (R) a potência elétrica do ciclo bi-
nário foi calculada considerando um título fixo para saída da turbina superior do ciclo 
binário igual a 90%. Em CRC recomenda-se que o título da saída da turbina seja igual 
ou superior a 90%. Deste modo, foi considerado o mesmo padrão para o ciclo binário 
analisado nesta dissertação.

                                                                       𝑅 = 𝑊̇𝐸𝐿𝑖𝑞𝐶𝑖𝑐𝑙𝑜𝑊̇𝑚                                                                 (4.170)

Onde R é a razão entre a potência elétrica do ciclo binário e do motor marítimo, 
[%].

No apêndice A desta dissertação está contido o código realizado no sof-
tware GNU Octave com os comandos termodinâmicos do CoolProp, desenvolvido para 
realizar os resultados do estudo. 
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que o valor que importa é a diferença de entalpia entre o ponto de entrada e saída do 
equipamento, visto que existem diferentes referências termodinâmicas para se extrair as 
propriedades.

Tabela 5.1 – Comparação dos resultados pelo método manuscrito e computacional.

As soluções obtidas através das tabelas termodinâmicas (Moran e Sha-
piro, 2014) e o software CoolProp resultam em valores semelhantes, ou seja, a diferença 
não ultrapassa 1%. 

Por questão de verificação, foram analisados também os resultados da 
análise exergética, econômica e termoeconômica do estudo realizado por 

5.2. Análise Energética  

Na análise energética deste projeto foram variados os títulos de saída 
da turbina do ciclo superior, os motores marítimos, as pressões de saída do gerador de 
vapor de recuperação e os fluidos orgânicos do ciclo inferior. Deste modo, foi possível 
identificar o ponto de máxima potência elétrica e eficiência elétrica do ciclo binário os 
quais foram calculados considerando que a carga dos motores opera em 100%.

5.2.1.   Motor Marítimo 8X52 

Para verificar o comportamento do ciclo binário utilizando o motor 
8X52, a análise foi realizada para duas pressões diferentes do gerador de vapor de 
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recuperação, 7 bara e 9 bara, com diferentes fluidos orgânicos. A Fig. 5.2 representa o 
comportamento da potência elétrica gerada por cada uma das partes que compõem o 
ciclo binário. Neste estudo, os ciclos superior e inferior correspondem ao ciclo Rankine 
convencional e ao ciclo Rankine orgânico, respectivamente. 

(a)                                                                  (b)

Figura 5.2 – Comportamento da potência elétrica com a variação do título para um 
motor 8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Nos gráficos de potência elétrica do ciclo, calculada pela Eq. (4.91), da 
Fig. 5.2 os fluidos orgânicos representados pela cor vermelha, verde e azul, correspondem 
aos fluidos CRO do tipo seco (R601a), isentrópico (R134a) e úmido (R32), respectiva-
mente.

Com isso, foi possível verificar que a potência elétrica do ciclo binário ao 
utilizar o fluido orgânico seco R601a, representado em vermelho nos gráficos, corres-
ponde aos maiores valores de potência elétrica. Este fato pode ser decorrente da caracte-
rística do fluido seco que se encontra em estado superaquecido na saída da turbina. Ou-
tra característica observada para ambas as pressões analisadas é que o ciclo binário atinge 
valores máximos até um determinado ponto em que possui pressões consideradas ótimas 
para operação.

Além disso, conforme discutido na seção 2.2.3, os fluidos orgânicos 
R134a e R32 atingem o ponto crítico com o aumento do título. Deste modo, consegue-
se observar uma ondulação nas curvas de potência elétrica nos títulos onde a pressão no 
GV/Cd excede o valor crítico. A Tab. 5.2 representa os valores da potência máxima ge-
rada com a utilização do motor 8X52 para as pressões do gerador de recuperação iguais 
a 7 bara e 9 bara, respectivamente. Além disso, vale ressaltar que cada potência máxima 
gerada corresponde a uma pressão e título.
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Tabela 5.2 – Valores obtidos para potência elétrica máxima com motor 8X52 para 
pressões de 7 bara e 9 bara.

O fluido orgânico seco além de apresentar os maiores valores de potência 
elétrica também apresenta os maiores valores de título ótimo e o mais próximo do valor 
considerado termodinamicamente recomendado, igual a 90%. Esses valores foram obti-
dos com base na pressão ótima de saída da turbina do ciclo superior, que foi variada neste 
estudo.

Ao analisar a Fig.5.2 verifica-se que à medida que se aumenta o título e 
pressão de saída da turbina superior a potência elétrica da parte superior aumenta e da 
parte inferior diminui. No entanto, cabe ressaltar que no ponto de maior pressão anali-
sado, onde o título é igual a 99%, há a predominância do ciclo inferior. Deste modo, neste 
ponto a potência elétrica do ciclo binário corresponde ao menor valor, semelhante ao 
ciclo inferior. Este fator deve-se também as inconsistência e problemas de alta pressão na 
turbina, causando erosão das pás do equipamento,  reduzindo a vida útil e eficiência do 
equipamento. 

A fim de identificar a quantidade de potência elétrica gerada a mais com 
a inclusão do ciclo inferior ao ciclo superior a Fig. 5.3 representa a potência elétrica exce-
dente para cada um dos fluidos orgânicos em três pontos diferentes. A potência exce-
dente foi analisada no ponto inicial onde se variou o título de saída da turbina superior, 
igual a 85%, no ponto ótimo de cada um dos fluidos, onde a potência elétrica produzida 
é máxima, e com o título de 90%, considerado o termodinamicamente recomendado 
para a integridade dos equipamentos. 

Com isso, conclui-se que com a utilização apenas do ciclo superior, seria 
deixado de se produzir mais de 50% de potência elétrica ao ciclo quando o título é de 
90%, ou seja, com a adição do ciclo inferior à planta, consegue-se reaproveitar o calor 
desperdiçado, gerando energia. 
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                                    (a)                                                                 (b)
Figura 5.3 – Potência elétrica excedente produzida com o ciclo para um motor 8X52 

e  pressão do gerador de recuperação de: a) 7 bara e b) 9 bara.

De forma semelhante a potência elétrica obtida com a variação do título 
de saída da turbina do ciclo de superior, verificou-se a eficiência elétrica. A Fig. 5.4 (a) 
apresenta a eficiência elétrica do ciclo binário, calculada pela Eq. (4.125), quando a pres-
são do gerador de recuperação é igual a 7 bara e a Fig. 5.4 (b) representa a eficiência elétrica 
com a pressão de 9 bara. 

                                     (a)                                                            (b)

Figura 5.4 – Comportamento da eficiência elétrica com a variação do título para um 
motor 8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.
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Para verificar o valor da eficiência elétrica do ciclo binário obtido com a 
variação de fluidos orgânicos, pressões e título de saída da turbina do ciclo superior, foi 
analisado o valor da eficiência global, oriunda da combinação do ciclo binário e do motor 
marítimo, Tab. 5.3. Outro valor analisado foi a eficiência elétrica para o título termodi-
namicamente recomendado de 90%.

Tabela 5.3 – Valores obtidos para eficiência elétrica máxima com motor 8X52 para 
pressões de 7 bara e 9 bara.

Dos resultados obtidos, observou-se que para ambas as pressões analisa-
das, os melhores resultados foram obtidos com a utilização do fluido orgânico seco 
R601a, representado em vermelho nos gráficos das Figs. 5.2 e 5.4. A utilização de fluido 
orgânico seco caracteriza-se por não haver mudança de estado do fluido na passagem pela 
turbina, ou seja, o fluido entra e sai da turbina na forma de vapor superaquecido. Por 
outro lado, o fluido úmido entra na turbina como vapor saturado e sai como uma mis-
tura de líquido e vapor saturados. A presença de líquido na turbina provoca erosão nas 
pás da turbina causando perdas (Quoilin et al., 2011).

 Para representar a razão entre a potência do ciclo binário de vapor e a 
potência do motor foi realizado uma análise em função da variação da carga do motor. 
As cargas do motor variam em: 25%, 30%, 40%, 50%, 60%, 70%, 75%, 80%, 85%, 90%, 
95%, 100%. Essa análise foi realizada considerando que o título de saída da turbina supe-
rior é fixo e igual a 90%.

Na Tab. 5.4 estão contidos os valores de razão média entre potências, a 
qual é função dos 12 pontos de carga a qual o motor está distribuído.
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Tabela 5.4 – Razão Média entre Potências para o Motor 8X52.

Na análise da relação entre a potência elétrica gerada pelo ciclo binário 
de vapor e aquela consumida pelo motor, verificou-se que a taxa média de utilização 
ocorre em maiores proporções com o fluido orgânico seco R601a. Quanto aos demais 
fluidos orgânicos, seus valores são muito próximos, no entanto, o fluido R32 apresenta 
valores sutilmente menores que os demais fluidos orgânicos. Com isso, observou-se tam-
bém que para os três fluidos orgânicos os picos de uso ocorrem quando a carga do motor 
está em 25%, 40% e 100%. Este fato ocorre em ambas as pressões do gerador de recupera-

ção.

                                      (a)                                                            (b)

Figura 5.5 – Razão entre potências com a variação da carga do motor um motor 
8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bar.

5.2.2.   Motor Marítimo 12X92 

Para ampliar o estudo, foram realizadas novamente as análises realizadas 
na seção 5.2.1, porém, para um motor maior, modelo 12X92.

Os gráficos representados pela Fig. 5.6 demonstram a potência elétrica 
gerada pelo ciclo binário com base na variação do título de saída da turbina do ciclo su-
perior, que por sua vez corresponde a um CRC.

Com base nos gráficos da Fig. 5.6, é possível verificar que para ambas as 
pressões a potência elétrica gerada pelo ciclo binário ao utilizar o fluido orgânico seco 
R601a é maior. Além disso, observou-se que apesar da pressão ter aumentado de 7 bara 
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para 9 bara, os valores são maiores quando a pressão do gerador de recuperação é menor 
e igual a 7 bara.

                                      (a)                                                            (b)

Figura 5.6 – Comportamento da potência elétrica com a variação do título para um 
motor 12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Tabela 5.5 – Valores para potência elétrica máxima do motor 12X92 para pressões de 
7 bara e 9 bara.

De maneira semelhante ao motor anterior, a potência elétrica no maior 
ponto de título e pressão analisados possui o menor valor produzido. Este fator deve-se, 
pois, neste ponto há o predomínio do ciclo inferior, a qual também possui o menor valor 
de potência elétrica neste ponto. 

O uso do ciclo binário em seu pior caso, produziu 1,60% a mais de po-
tência elétrica é produzida com uma pressão de 7 bara, e no ponto de título igual 90%, o 
uso do ciclo superior sozinho deixaria de produzir aproximadamente 40% da potência 
elétrica.

ORC Dados de Potência Elétrica para o Motor 12X92 7 bara   9 bara

1903,20 1581,80
R601a 0,53 0,55

89 88
1875,40 1558,10

R134a 0,39 0,39
88 87

1861,60 1545,70
R32 0,28 0,28

87 86
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O mesmo ocorre quando se utiliza o mesmo motor, mas com uma pres-
são de 9 bara. No entanto, o excedente de potência com o uso do ciclo binário para esta 
pressão pode ser ainda maior dependendo do ponto analisado.

                                      (a)                                                            (b)

Figura 5.7 – Potência elétrica excedente produzida com o ciclo para um motor 12X92 
e pressão do gerador de recuperação de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Para analisar a máxima eficiência elétrica gerada pelo ciclo binário com a 
utilização de um motor maior, modelo 12X92, foram variadas as pressões, e consequen-
temente o título, da saída da turbina do ciclo superior, conforme mostrado na Fig.5.8.

                                      (a)                                                             (b)

Figura 5.8 – Comportamento da eficiência elétrica com a variação do título para um 
motor 12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.
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A Tab. 5.6 apresenta os valores encontrados para a máxima eficiência elé-
trica com a utilização de um motor modelo 12X92 para as diferentes pressões do gerador 
de recuperação. Além disso, foram determinados os valores de eficiência global, a efici-
ência para um título de 90% e os valores ótimos de pressão e títulos, ponto em que se 
obtém a máxima eficiência elétrica.

Tabela 5.6 – Valores obtidos para eficiência elétrica máxima com motor 12X92 para 
pressões do gerador de recuperação de 7 bara e 9 bara.

De forma semelhante foi realizado a razão entre a potência do ciclo biná-
rio de vapor e a potência do motor considerando um motor de maiores proporções mo-
delo 12X92. 

Na Tab. 5.6 estão contidos os valores de razão média entre potências do 
ciclo binário de vapor e a do motor, a qual é função dos 12 pontos de carga a qual o 
motor está distribuído.

Tabela 5.7 – Razão média entre potências para o motor 12X92.

Na Fig. 5.9 está representado o gráfico da razão entre as potências elétri-
cas do ciclo e do motor marítimo 12X92. Para este motor analisado, verificou-se que os 
maiores valores de razão ocorrem quando é utilizado o fluido orgânico seco R601a. Os 
picos por sua vez com este motor ocorrem, para ambas as pressões analisadas, quando a 

ORC 7 bara 9 bara

20,26 21,45
51,11 50,89

R601a 20,14 21,17
0,39 0,39
88 87

20,04 21,21
51,09 50,88

R134a 19,48 20,26
0,26 0,28
87 86

19,91 21,08
51,07 50,88

R32 18,54 19,18
0,28 0,28
87 86
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carga do motor está em seus extremos, ou seja, em 25% e 100%. Esses pontos correspon-
dem então aos pontos de maior uso do motor.

                                      (a)                                                             (b)

Figura 5.9 – Razão entre potências com a variação da carga do motor um motor 
12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

5.3. Análise Exergética

Nesta seção será abordada as taxas de destruição exergética em cada um dos 
equipamentos que compõe a planta de potência, assim como a eficiência exergética do 
ciclo binário.  A taxa de destruição exergética será analisada em cada um dos equipamen-
tos com o intuito de verificar em qual equipamento há a maior taxa de destruição. A 
eficiência exergética do ciclo binário de vapor será analisada a fim de observar a quanti-
dade de energia que de fato consegue-se utilizar. 

Deste modo, assim como realizado na seção 5.2 serão feitas análises em dois 
motores marítimos, operando com duas pressões do gerador de vapor de recuperação e, 
para o ciclo inferior, serão observados o comportamento do ciclo para três fluidos orgâ-
nicos diferentes. 

5.3.1. Motor Marítimo 8X52

A eficiência exergética, calculada pela Eq. (4.130), do ciclo binário de va-
por possui um ponto ótimo, ou seja, ponto do qual a eficiência exergética é máxima. 

A eficiência exergética representa o valor que de fato consegue-se utilizar 
como fonte de energia. Deste modo, a Fig. 5.10 representa o comportamento da eficiên-
cia exergética com a variação do título de saída da turbina superior. Nas figuras é possível 
observar que eficiência exergética do ciclo superior possui característica decrescente com 
o aumento da pressão e título. Do mesmo modo, o ciclo binário também possui essa 
característica. No entanto, o ciclo inferior possui a curva crescente até a pressão crítica, 
após tende a decrescer. 
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                                      (a)                                                             (b)
Figura 5.10 – Comportamento da eficiência exergética com a variação do título para 

um motor 8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

De forma semelhante ao que ocorre na análise energética, quando a pres-
são do gerador de vapor de recuperação atinge valores próximos ao crítico, uma pequena 
oscilação é observada nas curvas de eficiência exergética mostrada na Fig. 5.10. 

Além disso, de modo a mapear qual equipamento da planta de potência 
possui a maior taxa de destruição exergética a Fig. 5.11 representa, em ordem crescente, 
as taxas de destruição exergética dos sete equipamentos que compõe o ciclo binário de 
vapor, nos seus pontos ótimos de eficiência exergética. Na Fig. 5.11 (a) estão representa-
dos os equipamentos considerando a pressão do gerador de vapor de recuperação igual a 
7 bara e a Fig. 5.11 (b) representa os equipamentos operando com pressão igual a 9 bara.

                                      (a)                                                             (b)

Figura 5.11 – Taxa de destruição exergética dos equipamentos para o motor 8X52 e 
pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.
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Na Tab. 5.8 apresenta o valor máximo de eficiência exergética no ponto 
onde a pressão e o título são ótimos. Além disso, verificou-se a taxa de destruição exergé-
tica de cada equipamento da planta no ponto de máxima eficiência exergética. 

Tabela 5.8 – Dados exergéticos para o motor 8X52.

Deste modo, verificou-se que as maiores eficiências exergéticas ocorre 
com a utilização do fluido orgânico seco R601a, fato que também ocorre na análise ener-
gética, onde os maiores valores de potência e eficiência elétrica ocorrem com o mesmo 
fluido.  

5.3.2. Motor Marítimo 12X92

De forma semelhante ao realizado com o motor 8X52 foi analisado o 
comportamento da eficiência exergética do ciclo binário utilizando um motor de maio-
res proporções, modelo 12X92. 

ORC 7 bara 9 bara

53,89 55,92
59,12 46,88

R601a

19,19
0,22
0,45

131,69
70,05
24,08

19,78
0,23
0,53

94,18
59,46
19,87

– 0,39 0,55
– 88 88

53,29 55,27
64,77 56,06

R134a

14,22
0,23
1,72

135,88
68,44
23,13

11,46
0,24
1,39

101,38
54,55
18,48

– 0,28 0,28
– 87 86

52,94 54,94
64,77 56,06

R32

14,98
0,23
3,56

135,88
68,21
23,15

12,07
0,24
2,88

101,38
54,37
18,42

– 0,28 0,28
– 87 86
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                                      (a)                                                             (b)
Figura 5.12 – Comportamento da eficiência exergética com a variação do título para 

um motor 12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

De forma semelhante a realizada com o motor 8X52 também se determi-
nou as taxas de destruição exergéticas dos equipamentos da planta binária de vapor. Com 
isso, verificou-se que o gerador de vapor de recuperação é o equipamento que possui a 
maior taxa de destruição exergética. 

Outro aspecto observado é que do mesmo modo que ocorre com o mo-
tor de menores proporções, as taxas de destruição exergéticas são maiores quando a pres-
são do gerador de vapor de recuperação é 7 bara. 

                                      (a)                                                             (b)

Figura 5.13 – Taxa de destruição exergética dos equipamentos para o motor 12X92 e 
pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.
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Tabela 5.9 – Dados exergéticos para o motor 12X92.

Da análise das Figs. 5.12 e 5.13 e a Tab. 5.19 observou-se que as maiores 
eficiências exergéticas, da mesma forma que ocorre com o motor 8X52, ocorrem com a 
utilização do fluido orgânico seco R601a. Além disso, as taxas de destruição exergéticas 
dos equipamentos com o uso do fluido seco tende a ser discretamente menor, quando 
comparado com os dois outros fluidos utilizados neste estudo.

5.4. Análise Econômica

A determinação dos custos dos equipamentos que compõe a planta de 
potência binária foi realizada com base no equacionamento de Mohammadi et al., 
(2018). Assim, como as duas análises acima, a análise de investimento com os equipa-
mentos será realizada para dois motores, operando em duas diferentes pressões do gera-
dor de vapor de recuperação, e para três fluidos orgânicos distintos desempenhando a 
função de fluido de trabalho ao ciclo inferior. 

ORC 7 bara 9 bara

54,48 56,52
291,04 223,79

R601a

94,49
1,11
2,22

610,62
344,86
118,54

94,43
1,12
2,52

419,57
283,83
94,86

– 0,39 0,55
– 88 88

53,89 55,86
318,87 267,62

R134a

70,02
1,11
8,48

631,22
336,93
113,85

54,71
1,13
6,67

453,90
260,41
87,88

– 0,28 0,28
– 87 86

53,53 53,53
318,87 267,62

R32

71,96
1,11

11,78
631,22
333,43
113,94

57,64
1,13

13,75
453,90
259,55
87,95

– 0,28 0,28
– 87 86
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5.4.1. Motor Marítimo 8X52

Na análise econômica do ciclo binário de vapor foram analisados os cus-
tos dos equipamentos do ciclo superior, do ciclo inferior e do ciclo binário completo. 
Deste modo, foram considerados o gerador de vapor de recuperação, a turbina superior, 
o trocador de calor e a bomba superior como equipamentos do ciclo superior. Para o 
ciclo inferior foram considerados a turbina inferior, o condensador e a bomba inferior 
para análise de custos.  

Com isso, a Fig. 5.14 representa a análise de custos do ciclo binário de 
vapor e das duas partes que o compõe. 

                                         (a)                                                            (b)

Figura 5.14 – Custo da planta de potência com a variação do título para um motor 
8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Assim como nos gráficos da análise energética e da análise exergética, na 
análise econômica verifica-se que a presença da dispersão das curvas ocasionada pela pres-
são crítica dos fluidos. Um fator que se diferencia das análises anteriores é o ciclo supe-
rior, o qual na análise energética e exergética é igual independente do fluido orgânico 
utilizado. No entanto, devido ao trocador de calor, equipamento intermediário entre os 
dois ciclos, ser considerado como custo ao ciclo superior há uma leve diferença nos valo-
res no custo do ciclo superior. 

Na Tab. 5.10 estão contidos os valores dos custos da planta de potência 
binária no ponto do título de referência termodinâmica igual 90%. Os equacionamentos 
dos custos são considerados em dólares, visto que a compra desses equipamentos, na 
maioria das vezes, é oriunda de importação de outros países.
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Tabela 5.10 – Custo do ciclo binário de vapor para o motor 8X52.

Foi também analisado o custo nivelado de cada equipamento que com-
põe a planta de potência do ciclo binário de vapor do estudo. Deste modo, a Tab. 5.11 
representa os custos em $/h dos componentes. 

Tabela 5.11 – Custo nivelado dos equipamentos para o motor 8X52.

Deste modo, observou-se que dos equipamentos analisados as turbinas 
são as que apresentam maiores custos nivelados ($/h). Além disso, a turbina superior 
ainda apresenta valores mais expressivos, em comparação com a turbina do ciclo inferior. 
Este fator se deve visto que ao selecionar as turbinas dois parâmetros principais são leva-
dos em consideração à pressão e temperatura, a qual no ciclo superior apresente valores 
mais elevados nesse equipamento. 

ORC – 7 bara 9 bara

816,77 708,36
R601a 508,37 433,36

308,40 275,00
834,46 725,57

R134a 504,27 427,87
330,19 297,71
860,37 741,55

R32 496,54 431,07
363,83 310,48

ORC – 7 bara 9 bara

7,72 6,62
Turbina do ciclo inferior ($/h) 3,11 2,99

R601a 0,05 0,06
0,14 0,14
2,63 2,11
0,64 0,53
1,28 1,04

Turbina do ciclo superior ($/h) 7,72 6,62
Turbina do ciclo inferior ($/h) 3,15 3,02

0,05 0,06
R134a Bomba do ciclo inferior ($/h) 0,49 0,53

Condensador ($/h) 2,65 2,13
Gerador de Vapor de Recuperação ($/h) 0,64 0,53
Gerador de Vapor / Condensador ($/h) 1,20 0,94
Turbina do ciclo superior ($/h) 7,72 6,62
Turbina do ciclo inferior ($/h) 3,29 2,99
Bomba do ciclo superior ($/h) 0,05 0,06

R32 Bomba do ciclo inferior ($/h) 0,97 0,78
2,67 2,15

Gerador de Vapor de Recuperação ($/h) 0,64 0,53
Gerador de Vapor / Condensador ($/h) 1,05 1,00
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5.4.2. Motor Marítimo 12X92

De forma semelhante, foi verificado o custo do ciclo binário para um 
motor de maiores proporções, modelo 12X92.  Com isso, a Fig. 5.15 representa a análise 
de custos do ciclo binário de vapor e das duas partes que o compõe. 

                                         (a)                                                            (b)

Figura 5.15 – Custo da planta de potência com a variação do título para um motor 
12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Assim como na análise econômica do motor 8X52 a Tab. 5.12 representa 
o custo da planta de potência binária para um título de saída da turbina superior de 90%. 
É possível observar, em comparação com o outro motor analisado, que o custo aumenta 
de forma bem expressiva quando se utiliza motores de maiores proporções. Este fato 
ocorre visto que, se produz maiores potências elétricas e demanda mais dos equipamen-
tos, refletindo assim nos custos. 

Tabela 5.12 – Custo do ciclo binário de vapor para o motor 12X92.
ORC – 7 bara 9 bara

2946,64 2284,94
R601a 1849,59 1354,60

1097,05 930,34
2997,65 2334,80

R134a 18436,15 1337,02
1161,51 997,78
3065,88 2392,16

R32 1810,77 1351,34
1255,14 10,40,82



81

A Tab. 5.13 representa os custos em $/h dos componentes do ciclo biná-
rio de vapor da planta de potência analisada. 

Tabela 5.13 – Custo nivelado dos equipamentos para o motor 12X92.

Com isso, observou-se que motores de maiores proporções tendem a 
produzir maiores potências elétricas e isso faz com os equipamentos necessitem de com-
ponentes com custos mais elevados. Além disso, dos equipamentos analisados a turbina 
do ciclo superior, a qual é submetida a maiores pressões e temperaturas no ciclo, é o equi-
pamento que possui maior custo nivelado. Em seguida o condensador, localizado na 
parte inferior do ciclo binário, possui um dos maiores custos. 

5.5. Análise Termoeconômica

Esta análise tem como intuito verificar o custo de energia elétrica do ciclo 
binário utilizado neste estudo. Deste modo, foi necessário determinar o custo de cada 
um dos fluxos que compõe o ciclo binário de vapor. 

5.5.1. Motor Marítimo 8X52

Nesta análise foram determinados os custos unitários para produção de 
potência elétrica para os três fluidos orgânicos. Deste modo, na Fig. 5.16 estão contidos 
os custos unitários de potência elétrica do ciclo binário, a qual foi determinada por meio 
da Eq. (4.167). 

ORC – 7 bara 9 bara

23,55 19,78
Turbina ciclo inferior ($/h) 7,53 7,25

R601a 0,17 0,17
0,42 0,43

12,96 10,05
7,43 2,58
4,10 3,28

Turbina ciclo superior ($/h) 23,55 19,78
Turbina ciclo inferior ($/h) 7,60 7,30

0,17 0,17
R134a Bomba ciclo inferior ($/h) 1,50 1,57

Condensador ($/h) 13,03 10,15
Gerador de Vapor de Recuperação ($/h) 7,43 2,58
Gerador de Vapor / Condensador ($/h) 3,85 2,94
Turbina ciclo superior ($/h) 23,55 19,78
Turbina ciclo inferior ($/h) 7,82 7,25
Bomba ciclo superior ($/h) 0,17 0,17

R32 Bomba ciclo inferior ($/h) 2,96 2,33
13,15 10,26

Gerador de Vapor de Recuperação ($/h) 7,43 2,58
Gerador de Vapor / Condensador ($/h) 3,36 3,22
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                                        (a)                                                           (b)
Figura 5.16 – Custo unitário de energia do ciclo binário com a variação do título para 

um motor 8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

A otimização termoeconômica está na produção de máxima eficiência 
aliada a menores custos. No entanto, não necessariamente o ponto onde há a maior efi-
ciência elétrica do ciclo será onde terá o menor custo. Deste modo, na Tab. 5.14 estão 
contidos os custos unitários gastos para produção de energia elétrica para um título ter-
modinâmico de referência igual a 90%. 

Ao observar a Fig.5.16 observou-se que o ponto de menor custo do ciclo 
binário ocorre quando o título é igual a 99%. Este ponto por sua vez, como visto na 
Fig.5.4 não reflete em uma maior eficiência energética.

Tabela 5.14 – Custo unitário de energia para o motor 8X52 para título de 90%.
ORC 7 bara 9 bara

9,00 9,27
8,98 9,56

R601a 9,04 8,86
5,89 7,65
99 99

9,41 9,85
8,98 9,56

R134a 10,25 10,36
5,89 7,65
99 99

10,12 10,33
8,98 9,56

R32 12,42 11,69
5,89 7,65
99 99
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O ciclo binário operando com o fluido orgânico seco R601a apresenta as 
menores taxas de custos nos pontos de títulos avaliados. Este custo, por sua vez, é maior 
quando se utiliza o fluido orgânico úmido R32. Este fator por sua vez, foi verificado para 
ambas as pressões do gerador de vapor.

A fim de analisar a influência do custo de energia com a inserção do ciclo 
inferior ao ciclo superior, a Fig. 5.17 representa as curvas dos fluidos orgânicos, fluido 
utilizadas no ciclo inferior, e da água. Para realizar a análise individual dos custos dos 
ciclos foi considerado que não há influência dos custos dos fluxos do ciclo superior ao 
ciclo inferior, com base na simplificação realizada na seção 4.7 deste estudo. 

                                        (a)                                                            (b)

Figura 5.17 – Custo unitário de energia dos ciclos com a variação do título para um 
motor 8X52 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Deste modo, ao analisar a Fig. 5.17, observou-se que o menor custo 
ocorre em ambas as extremidades de variação do título. As extremidades por sua vez, são 
os pontos onde há a predominância de apenas um dos ciclos, ou seja, o ciclo inferior com 
título de 85% não gera grande impacto e é mínimo em comparação ao ciclo inferior. Do 
mesmo modo, com título de 99% o ciclo superior gera pouco impacto quando compa-
rado ao ciclo inferior. 

Além disso¸ com intuito de realizar uma análise termoeconômica mais 
detalhada do ciclo binário, a fim de verificar o custo e qual a principal causa do aumento 
deste parâmetro determinou-se a diferença relativa dos custos, entre o produto e o com-
bustível, a taxa de custo de destruição exergética e o fator exergoeconômico dos equipa-
mentos da planta binária. 

A diferença relativa do custo, determinado pela Eq. (2.12) expressa o au-
mento do custo médio entre o produto e o combustível. Este parâmetro indica que os 
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equipamentos com maior potencial de otimização exergoeconômica, ou seja, que possua 
menores taxas de custos de destruição exergética para o sistema. Deste modo, quanto 
maior for o valor da diferença relativa do custo maior será o potencial de otimização do 
custo do equipamento, tendo como intuito a redução da diferença relativa e redução do 
custo do produto.

A taxa de custo de destruição exergética, Eq. (2.15) determina o custo 
referente a exergia destruída pelo equipamento. O fator exergoeconômico, determinado 
pela Eq. (2.16), expressa a viabilidade do investimento com o equipamento com relação 
ao custo associado a perda exergética. 

Na Fig. 5.18 está representada a variação do custo de destruição exergé-
tica dos equipamentos em função da variação do título e pressão de saída da turbina su-
perior. 

Figura 5.18 – Taxa de custo de destruição exergética dos equipamentos em função da 
variação do título para um motor 8X52 e pressão no gerador de 7 bara e fluido R601a.

Ao analisar a Fig. 5.18 verificou-se que o gerador de vapor de recuperação 
e o trocador de calor possuem os maiores custos de destruição exergética. Em contrapar-
tida, as bombas são os equipamentos que possuem custos de destruição exergética pró-
ximo de zero. 

Ao analisar a Fig. 5.11, contida na seção referente a análise exergética, o 
gerador de vapor e o trocador de calor são os equipamentos que possuem maiores taxas 
de destruição exergética. Assim como, as bombas são os equipamentos que possuem as 
menores taxas de destruição exergética, o que reflete em menores custos de destruição 
exergética para esses equipamentos. 
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A Fig. 5.19 representa a diferença relativa dos custos em relação ao pro-
duto e combustível dos equipamentos.

Figura 5.19 – Diferença relativa do custo dos equipamentos em função da variação 
do título para um motor 8X52 e pressão no gerador de 7 bara e fluido R601a.

Deste modo, na Fig. 5.19 verifica-se que o condensador do ciclo inferior 
possui característica crescente com a variação da pressão e título de saída da turbina su-
perior. Esta característica é reflexo do custo desse equipamento o qual é diretamente pro-
porcional ao aumento de pressão e título. Os valores de diferença relativa de custos mais 
altos significam que há um aumento do custo de produção em relação ao combustível.

Ao analisar o gerador de vapor de recuperação e o trocador de calor, os 
quais possuem as maiores taxas de custo de destruição exergética verificou-se que a dife-
rença de custo relativo apresenta um valor relativamente baixo, quando comparado com 
os demais componentes. 

A redução da diferença relativa do custo representa que o custo de com-
bustível é maior que o custo do produto. Esta redução, por sua vez, representa um me-
lhor aproveitamento dos recursos por meio destes equipamentos, visto que a diferença 
entre o custo de combustível e do produto é pequena.

Por fim, com intuito de finalizar a análise termoeconômica do motor 
8X52 a Fig. 5.20 representa o comportamento do fator exergoeconômico dos equipa-
mentos do ciclo binário de vapor com a variação do título e pressão da turbina superior. 
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Figura 5.20 – Fator exergoeconômico dos equipamentos em função da variação do 
título para um motor 8X52 e pressão no gerador de 7 bara e fluido R601a.

O fator exergoeconômico com valores baixos indica que o custo associ-
ado a destruição exergética é predominante, ou seja, necessita de otimização, visto que se 
necessita investir para aumentar a eficiência e reduzir a destruição exergética do equipa-
mento. Em contrapartida, quando o fator exergoeconômico apresentar altos valores in-
dica que o custo associado a aquisição do equipamento é predominante, em comparação 
ao custo de destruição exergética.

Deste modo, em relação ao fator exergoeconômico é desejável que este 
valor será relativamente alto, tendo predomínio do custo do equipamento, não sendo 
necessário investir para aumento de eficiência e redução do custo de destruição exergé-
tica. 

O fator exergoeconômico do gerador de vapor de recuperação e do tro-
cador de calor possuem os valores mais baixos, o que caracteriza que a maior parte dos 
custos com esses equipamentos são oriundas da destruição exergética, conforme verifi-
cado na Fig.5.18.

Ao analisar as turbinas e bombas, equipamentos que possuem os maiores 
fatores exergoeconômicos, verificou-se que eles também possuem baixas taxas de destrui-
ção exergética, conforme Fig. 5.11. Além disso, ao analisar o custo das turbinas essas pos-
suem os maiores custos de aquisição de equipamento, fator este que comprova o equa-
cionamento do fator exergoeconômico, o qual determina que maiores valores significam 
que o custo de compra do componente tem um impacto maior que o custo de destruição 
exergética. 
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5.5.2. Motor Marítimo 12X92

A Fig. 5.21. representa os custos unitários de potência elétrica do ciclo 
binário com o uso de um motor de maiores proporções, modelo 12X92.

                                        (a)                                                           (b)

Figura 5.21 – Custo unitário de energia do ciclo binário com a variação do título para 
um motor 12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Na Tab. 5.15 estão contidos os custos do ciclo binário considerando um 
título igual a 90%. 

Tabela 5.15 – Custo unitário de energia para o motor 12X92  para título de 90%.
ORC 7 bara 9 bara

6,03 5,72
6,19 6,12

R601a 5,73 5,11
5,89 7,65
99 99

6,28 6,07
6,19 6,12

R134a 6,47 5,98
5,89 7,65
99 99

6,69 6,34
6,19 6,12

R32 7,72 6,74
5,89 7,65
99 99
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Na Fig. 5.22 está representado o custo com energia considerando os ci-
clos separadamente. Da mesma maneira, que ocorre com o motor menor, com o motor 
12X92 é possível verificar que os menores custos ocorrem nas extremidades de título e 
pressão avaliados. 

                                        (a)                                                            (b)
Figura 5.22 – Custo unitário de energia dos ciclos com a variação do título para um 

motor 12X92 e pressões no gerador de: a) 7 bara e b) 9 bara.

Além disso, de modo a realizar a otimização termoeconômica do ciclo 
binário de vapor determinou-se a taxa de custo de destruição exergética, a diferença rela-
tiva do custo e o fator exergoeconômico de cada um dos equipamentos. A Fig.5.23 re-
presenta a taxa de custo de destruição exergética.

Figura 5.23 – Taxa de custo de destruição exergética dos equipamentos em função da 
variação do título para um motor 12X92 e pressão no gerador de 7 bara e fluido R601a.
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Na Fig. 5.23 demonstra que o gerador de vapor de recuperação e o tro-
cador de calor, assim como o motor 8X52, representam os maiores custos de destruição 
exergética. Em contrapartida, as bombas são os equipamentos que possuem custos de 
destruição exergética próximo de zero. No entanto, com o motor 12X92 os custos de 
destruição exergética dos equipamentos são expressivamente maiores.

O gerador de vapor de recuperação e o trocador de calor também são os 
equipamentos que apresentam as maiores taxas de destruição exergética. 

Na Fig. 5.24 foi realizada análise da diferença relativa dos custos do pro-
duto e combustível dos equipamentos.

Figura 5.24 – Diferença relativa do custo dos equipamentos em função da variação 
do título para um motor 12X92 e pressão no gerador de 7 bara e fluido R601a.

Na Fig. 5.24 verifica-se que o condensador é o equipamento que os mai-
ores valores de diferença relativa de custo. Esta característica é oriunda, visto que, o custo 
do produto e combustível destes equipamentos possui uma diferença grande em seus 
valores. 

O gerador de vapor de recuperação, trocador de calor e as bombas, são os 
equipamentos que apresentam a diferença de custo relativo com valores mais baixos, 
quando comprado com os demais componentes. Os valores baixos, por sua vez, repre-
sentam que há um melhor aproveitamentos dos recursos por meio destes equipamentos, 
visto que a diferença entre o custo de combustível e do produto é pequena.

Por fim, foi analisado o fator exergoeconômico dos equipamentos do ci-
clo binário de vapor com a variação do título e pressão da turbina superior. 
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Figura 5.25 – Fator exergoeconômico dos equipamentos em função da variação do 
título para um motor 12X92 e pressão no gerador de 7 bara e fluido R601a.

O fator exergoeconômico do gerador de vapor de recuperação e do tro-
cador de calor possuem os valores mais baixos, o que caracteriza que a maior parte dos 
custos com esses equipamentos são oriundas da destruição exergética, conforme verifi-
cado na Fig.5.23. A turbina e a bomba do ciclo superior, por sua vez, possuem os maiores 
fatores exergoeconômicos, e verificou-se que esses equipamentos também possuem bai-
xas taxas de destruição exergética, conforme Fig. 5.13. 

Os dados obtidos estão contidos no Apêndice B desta dissertação.
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6| Conclusão 

Nesta seção será abordada as conclusões com base no estudo desta disser-
tação e recomendações para continuidade em trabalhos futuros. 

6.1.     Conclusão 

Com isso, nesta análise termoeconômica conclui-se que energeticamente 
a inserção do ciclo inferior orgânico ao ciclo superior de Rankine se consegue produzir 
maiores potências elétricas. Além disso, verificou-se que a inserção do ciclo inferior, con-
segue-se produzir um excedente de potência elétrica na região de otimização de pelo me-
nos 18%, quando a pressão é 7 bara, ou 16% quando a pressão do gerador de recuperação 
for de 9 bara.

Com relação a eficiência elétrica observou-se que inicialmente, quando 
o título é igual a 85% e há a predominância do ciclo superior, os valores do ciclo superior 
e do ciclo binário são muito próximos. Do mesmo modo, ocorre quando o título é igual 
a 99%, quando há a predominância do ciclo inferior no ciclo binário de vapor. Deste 
modo, conclui-se que de forma energética com o ciclo binário de vapor consegue-se pro-
duzir um excedente de potência elétrica com a inserção do ciclo inferior, no entanto a 
eficiência elétrica é maior nas extremidades a qual há a influência de apenas um dos ciclos 
em predominância. 

Ao realizar a análise exergética, verificou-se que a eficiência exergética 
máxima é de aproximadamente 50%, o restante é desperdiçado pelos equipamentos e 
pelo sistema. Além disso, em ambos motores e pressões analisadas o gerador de vapor de 
recuperação e o trocador de calor intermediário são os equipamentos que possuem mai-
ores taxas de destruição exergética, ou seja, são os equipamentos que mais desperdiçam 
fontes para produção de energia. 

Com relação aos custos dos equipamentos, verificou-se que apesar de 
produzir um excedente de potência elétrica, fonte que seria desperdiçada no meio ambi-
ente, a inserção do ciclo inferior ocasiona custos bem elevados na planta de potência. O 
ciclo binário por sua vez não é vantajoso economicamente, em termos de eletricidade, 
pois seu menor custo ocorre quando título é igual a 99%, o qual há predominância do 
ciclo inferior. Ao analisar separadamente os ciclos verificou-se que o custo de eletricidade 
com o uso de fluidos orgânicos é aproximadamente 50% maior quando o título de saída 
da turbina superior é igual a 85%. Deste modo, em questões econômicas, verificou-se que 
somente nas extremidades dos títulos avaliados há vantagens.  

Com isso, conclui-se que a inclusão do ciclo inferior não compensa a efi-
ciência energética e exergética e econômica, devido ao alto custo de aquisição dos equi-
pamentos e produção de energia. Além disso, verificou-se que o gerador de vapor de re-
cuperação é o equipamento que possui maior taxa e custo de destruição exergética, refle-
tindo em um menor fator exergoeconômico. As turbinas por sua vez, apesar de maiores 



92

custos de aquisição, são os equipamentos, juntamente com as bombas, que apresentam 
maiores fatores exergoeconômicos e menores taxas de custos de destruição exergéticas. 

6.2.     Recomendações para Trabalhos Futuros 

Para reduzir a emissão de gases de efeito estufa (GEE) produzidos pelos 
navios, diversas estratégias têm sido investigadas. Entre as principais abordagens para re-
duzir o consumo de combustível do navio estão a otimização do formato do casco e da 
hélice, uso de combustíveis alternativos de baixo carbono tais como, o gás liquefeito de 
petróleo (GLP) e o gás liquefeito  natural (GLN). Além disso, os sistemas de recuperação 
de calor residual podem ser considerados uma alternativa importante para produzir mais 
energia com o mesmo consumo de combustível. 

Nesta dissertação se utilizou o sistema do ciclo binário de vapor como 
alternativa para recuperação do calor residual dos gases de motores marítimos . O ciclo 
binário de vapor é composto por duas das maiores tecnologias empregadas para recupe-
ração de calor residual, o ciclo de Rankine convencional e o ciclo de Rankine orgânico. 
Com isso, de modo a verificar o comportamento da tecnologia empregada, foram utili-
zados dois motores marítimos, com pressões diferentes, vários títulos e pressões de saída 
da turbina do ciclo superior e diferentes fluidos orgânicos.

No entanto, existem diversas tecnologias empregadas tais como: ciclo de 
Rankine convencional, ciclo de Rankine orgânico, ciclo binário, ciclo Kalina. Além 
disso, no ciclo de Rankine pode-se realizar modificações com intuito de otimização, au-
mentando a produção de energia, como o caso dos ciclos de reaquecimento e regenera-
ção. 

Deste modo, as pesquisas futuras têm o intuito de analisar outras tecno-
logias de modo a verificar o comportamento energético, exergético, econômico e exergo-
econômico. O intuito será comparar as tecnologias, verificando qual obtêm a melhor 
otimização termoeconômica, ou seja, possui maior produção de energia, com baixas ta-
xas de destruição exergética e custo. 
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Apêndice B

Dados exergoeconômicos da turbina superior para o fluido orgânico R601a, motor 
8X52 e pressão de 7bara.

57,84 63,97
58,55 64,99
59,34 66,01
60,24 67,03
61,24 68,07
62,39 69,11
63,72 70,19
65,27 71,30
67,12 72,46
69,37 73,69
72,21 75,04
75,92 76,54
81,14 78,30
89,37 80,51

106,07 83,75

Dados exergoeconômicos da turbina inferior para o fluido orgânico R601a, motor 
8X52 e pressão de 7bara.

71,21 51,96 0,26
56,35 39,54 1,10
49,40 34,44 1,69
45,55 31,78 2,20
43,15 30,21 2,65
41,57 29,24 3,07
40,49 28,63 3,48
39,73 28,25 3,86
39,20 28,02 4,23
38,85 27,91 4,58
38,62 27,89 4,93
38,49 27,93 5,26
38,44 28,02 5,59
38,45 28,15 5,91
38,51 28,31 6,22
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Dados exergoeconômicos da bomba superior para o fluido orgânico R601a, motor 
8X52 e pressão de 7bara.

75,49 32,62 0,03
74,87 32,47 0,03
74,34 32,37 0,03
73,92 32,30 0,03
73,63 32,28 0,03
73,47 32,31 0,03
73,48 32,39 0,02
73,68 32,54 0,02
74,14 32,76 0,02
74,93 33,07 0,02
76,17 33,52 0,02
78,08 34,15 0,02
81,11 35,08 0,01
86,34 36,60 0,01
97,74 39,75 0,01

 Dados exergoeconômicos da bomba inferior para o fluido orgânico R601a, motor 
8X52 e pressão 7 bara.
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Dados exergoeconômicos do gerador de vapor de recuperação para o fluido orgânico 
R601a, motor 8X52 e pressão de 7 bara.

Dados exergoeconômicos do trocador de calor para o fluido orgânico R601a, motor 
8X52 e pressão de 7 bara.
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Dados exergoeconômicos do condensador para o fluido orgânico R601a, motor 8X52 
e pressão de 7 bara.

 Dados exergoeconômicos da turbina superior para o fluido orgânico R601a, motor 
12X92 e pressão de 7bara.
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Dados exergoeconômicos da turbina inferior para o fluido orgânico R601a, motor 
12X92 e pressão de 7bara.

Dados exergoeconômicos da bomba superior para o fluido orgânico R601a, motor 
12X92 e pressão de 7bara.
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Dados exergoeconômicos da bomba inferior para o fluido orgânico R601a, motor 
12X92 e pressão de 7bara.

Dados exergoeconômicos do gerador de vapor de recuperação para o fluido orgânico 
R601a, motor 12X92 e pressão de 7bara.
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Dados exergoeconômicos do trocador de calor para o fluido orgânico R601a, motor 
12X92 e pressão de 7bara.

Dados exergoeconômicos do condensador para o fluido orgânico R601a, motor 12X92 
e pressão de 7bara.
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