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THERMAL DESIGN CCCW HEAT EXCHANGER PLTU 

DENGAN VARIASI KECEPATAN SISI PIPA DAN 

BAFFLE SPACING MENGGUNAKAN SOFTWARE DAN 

ANALISIS TERMODINAMIKA - PERPINDAHAN PANAS 
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ABSTRAK 
Open Cycle Cooling Water (OCCW) merupakan sistim 

pendingin yang mengunakan air laut sebagai media pendingin 

dengan laju aliran massa sebesar 750 ton/hr, system ini berfungsi 

untuk mendinginkan tiga komponen yaitu CCCW Heat 

Exchanger, H2 Generator dan Lube Oil Cooler. Pada saat operasi 

CCCW Heat Exchanger tidak mampu mengakomodasi beban 

pendinginan dari ketiga komponen tersebut karena isntalasi 

perpipaan yang memiliki diameter kecil. Oleh karena itu didesain 

heat exchanger yang akan mengakomodasi beban pendinginan 

CCCW Heat Exchanger, H2 Generator dan Lube Oil 

Cooler.Proses redesign CCCW HE diawali dengan menghitung 

cooling load total, sizing dan overall heat transfer coefficient lalu 

dilakukan Analisis pressure drop di sisi tube dan shell secara 

teoritis maupun dengan software desain. 

 Pada proses desain heat exchanger dilakukan variasi 

kecepatan dan baffle spacing dengan tujuan untuk mengetahui 

pengaruh dari perubahan parameter tersebut terhadap dimensi dan 

performa heat exchanger. Dari variasi tersebut akan diAnalisis 

untuk diketahui kecepatan dan baffle spacing optimal. Variasi 

kecepatan yang digunakan adalah 0,5 m/s, 1 m/s, 1,5 m/s dan 2 

m/s, sedangkan variasi baffle spacing sebesar 800 mm, 900 mm 

1000mm dan 1100 mm 
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 Dari hasil perhitungan diketahui bahwa kecepatan akan 

meningkatkan koefisien konveksi sisi dalam secara linier dan 

pressure drop secara eksponential, peningkatan koefisien sisi 

dalam akan menyebabkan meningkatnya overall heat transfer dan 

menurunnya luasan perpindahan panas. Semakin besar baffle 

spacing memberikan dampak menurunnya koefisien konveksi sisi 

luar dan mnurunnya pressure drop sisi dalam. Dari kedua variasi 

tersebut didapat nilai dimensi utama (optimal) dengan panjang 

6,98 meter, jumlah tube 1125, diameter shell 1,6 meter dan baffle 

spacing 900 ml pada saat kecepatan 1 m/s dan baffle spacing 900 

mm. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

Kata kunci: CCCW HE, H2 Generator Cooler , Luber Oil 

Cooler, Seawater , Demineral Water Overall Heat Transfer 
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Thermal Design CCCW Heat Exchanger with Velocity inlet 

pipe and Baffle Spacing Variation by Thermodynamics - 

Heat Transfer Analysis and Software 
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Departement / Faculty   : Mechanical Engineering  

Supervisor   : Prof. Dr. Eng. Ir. Prabowo, 
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ABSTRACT 
Open cycle cooling water (OCCW) is a cooling system 

which use sea water as cooler media with the mass flow rate of 759 

ton/hr, this system have a main function to cooling three main 

component which is called CCCW heat exchanger, H2 generator 

and lube oil cooler. In the actual condition, CCCW heat exchanger 

cannot handle the heat load of those three component because of 

small piping diameter in piping installation. Thereforem a new 

heat exchanger will be designed to cover the heat load of CCCW 

heat exchanger, H2 generator and lube oil cooler. The design 

process of CCCW HE start by calculating the total heat load, 

sizing and heat transfer coefficient. Then, pressure drop in tube 

and shell side will be analyze by theoretical calculation or 

software simulation. 

 In the heat exchanger design process, there will be velocity 

and baffle spacing variation. The purpose of this variation is to 

acknowledge us about the effect of those variation to the heat 

exchanger dimension and performance. From that variation, 

analyzing process will be done to get the most optimal result. 

 From the calculation result, we can conclude that if the 

velocity increase, the convection coefficient will be linierly 

increase and the pressure drop will be exponentially increase. The 

increase of convection coefficient will effect the overall heat 

transfer coefficient (it will be increase) and the heat transfer area 

will be decrease. If the baffle spacing become larger, the 

convection coefficient and pressure drop of the shell side will be 

decrease. From the two variation, the most optimum dimension is 
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when the HE have tube length of 6,98 meter, tube count of 1125, 

side diameter of 1,6 meter and baffle spacing of 900 mm. 

 

 

 

 

   

Key word:  Overall heat transfer coefficient, Pressure Drop, 

Shell and Tube, Lube Oil Cooler , H2 Generator Cooler , CCCW 
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BAB I 

PENDAHULUAN 
1.1 Latar Belakang 

Alat penukar kalor merupakan suatu peralatan yang 

memegang peranan yang penting pada industri pengolahan yang 

mempergunakan atau memproses energi. Alat penukar kalor 

banyak digunakan pada sektor industri, seperti pabrik semen, 

pupuk, kertas, petrokimia, tekstil. Selain pada industri kimia alat 

ini sering dipakai pada pembangkit tenaga listrik berupa HPH,LPH 

, lungstrom Air heater, cooling tower , dan berbagai system 

pendinginan. Dari berbagai jenis alat penukar kalor, alat penukar 

kalor shell and tube lebih dominan digunakan. Hal ini dikarenakan 

alat penukar kalor shell and tube dapat dioperasikan pada kondisi 

tekanan dan temperature tinggi , kobocoran pada sisi tube mudah 

untuk diketahui serta memiliki luas perpindahan panas yang paling 

besar. 

Sistem pendinginan pada PLTU pangkalan susu terdiri 

dari dua tipe yaitu Close Cycle Cooling Water (CCCW) dan Open 

Cycle Cooling Water (OCCW). CCCW system menggunakan 

demineral water sebagai media pendingin dengan laju aliran massa 

sebesar 680 ton/hr, sistem ini berfungsi untuk mendiginkan 

beberapa komponen penting yaitu Motor Bearing Cooler, Air 

Compressor Cooler , Infrared Detector dll. Demineral water yang 

telah mengambil beban panas pada komponen tersebut akan di 

dinginkan di CCCW heat exchanger. Open Cycle Cooling Water 

(OCCW) merupakan sistim pendingin yang mengunakan air laut 

sebagai media pendingin dengan laju aliran massa sebesar 750 

ton/hr, system ini  berfungsi untuk mendinginkan 3 komponen 

penting yaitu CCCW Heat Exchanger, H2 Generator dan Lube Oil 

Cooler.  CCCW heat exchanger merupakan alat penukar panas 

yang berjenis shell and tube dengan orientasi vertikal. Geometri 

dari CCCW heat exchanger terdiri dari satu laluan pada sisi 

pipa.Pada saat operasi CCCW Heat Exchanger tidak mampu 

mengakomodasi beban pendinginan dari ketiga komponen tersebut 

karena isntalasi perpipaan yang memiliki diameter kecil. Oleh 

karena itu didesain heat exchanger yang akan mengakomodasi 
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beban pendinginan CCCW Heat Exchanger, H2 Generator 

dan Lube Oil Cooler. 

 Design pada CCCW heat exchanger ini bertujuan 

mendapatkan dimensi dan geometri CCCW heat exchanger yang 

optimal berdasarkan pengaruh variasi kecepatan pada sisi tube, 

pengaruh dari variasi akan berdampak pada heat transfer, dimensi 

dan pressure drop dari heat exchanger. Pada proses design ini 

mengacu pada beberapa penelitian terdahulu. Cengel berpendapat 

(1997), hampir pada semua heat exchanger, perpindahan panas 

didominasi oleh konveksi dan konduksi dari fluida panas ke fluida 

dingin, dimana keduanya dipisahkan oleh dinding. Perpindahan 

panas secara konveksi sangat dipengaruhi oleh bentuk geometri 

heat exchanger dan tiga bilangan tak berdimensi, yaitu bilangan 

Reynolds, bilangan Nusselt dan bilangan Prandtl fluida.  Ekadewi 

(2000) pada eksperimennya melakukan variasi kecepatan pada sisi 

tube dan sisi shell,salah satu kesimpulan dari hasil yang didapat 

adalah “Efektivitas shell-and-tube heat exchanger meningkat jika 

fluida, baik di sisi shell maupun di sisi tube, mengalir dengan 

kecepatan lebih tinggi hingga suatu harga maksimum dan 

kemudian akan menurun meskipun kecepatan fluida terus 

ditingkatkan”. Fouling yang disebabkan oleh fluida juga 

mempengaruhi performa dari heat exchanger, hal ii dikuatkan 

dengan penelitain yang dilakukan oleh Nirmal (2004) “Akumulasi 

fouling adalah fenomena yang alami dan tidak dapat dihindari 

dalam heat exchanger. Jumlah akumulasi fouling berpengaruh 

signifikan terhadap performa heat exchanger shell and tube. 

Permukaan transfer panas yang terkotori selama pengoperasian, 

menghasilkan peningkatan tahanan termal dan sering kali 

peningkatan penurunan tekanan dan daya pemompaan” . penelitian 

tersebut mendasari bahwa dalam mendesain heat exchanger 

terdapat titik optimal antara velocity dengan pressure drop 

sehingga perlu dilakukan variasi kecepatan untuk mengetahui titik 

optimum. 
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1.2 Rumusan Masalah 

Permasalahan pada sistem pendinginan OCCW adalah CCCW 

Heat exchanger tidak dapat mengakomodasi cooling load dari 

CCCW Load , Lube Oil Cooler dan H2 Generator sehingga perlu 

dilakukan kajian cooling load system .Diperlukan desain heat 

exchanger baru yang dapat mengakomodasi dari cooling load total 

, dalam mendesain heat exchanger tersebut dilakukan variasi 

kecepatan sisi dalam pipa dan baffle spacing dengan tujuan 

diketahui pengaruh dari kedua parameter tersebut. 

Pada proses desain dilakukan dua metode yaitu berdasarkan 

ΔTLMTD dan software. Hasil dari kedua metode tersebut akan 

dibandingkan dengan tujuan untuk mengetahui keakuratan dari 

hasil desain software. Parameter yang dibandingkan adalah luasan 

perpindahan panas dan Pressure drop. 

1.3 Tujuan 

Beberapa tujuan yang diambil dalam proses perancangan ini 

adalah sebagai berikut ini : 

1. Melakukan kajian cooling load CCCW system  

2. Mendesain CCCW heat exchanger dengan variasi 

kecepatan sisi pipa dan baffle spacing menggunakan 

Analisis termodinamika dan perpindahan panas. 

3. Membandingkan dan mengAnalisis  hasil desain software 

dengan hasil ΔTlmtd. 

1.4 Batasan Masalah 

Beberapa batasan dan asumsi yang diambil dalam proses 

perancangan ini adalah sebagai berikut ini: 

1. Perancangan berdasarkan data operasi CCCW Heat 

Exchanger milik PLTU. 

2. Kondisi Operasi diasumsikan steady state. 

3. Perpindahan panas terjadi secara konveksi dan konduksi 

dengan mengabaikan perpindahan panas secara radiasi. 

4. Perancangan tidak mengikutsertakan Analisis metalurgi  

dan manufacturing. 
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5. Aliran fluida diangap fully developed flow. 

6. Perubahan energi kinetik dan energi potensial diabaikan 

7. Fouling factor diabaikan 

1.5 Manfaat  

Perancangan ini diharapkan dapat menambah pengetahuan 

mengenai cara mendesain alat penukar panas yang optimal dengan 

menggunakan software maupun dengan mengaplikasikan  

perhitungan thermodinamika dan perpindahan panas. Selaian itu 

diharapkan mendapatkan desain baru CCCW Heat Exchanger 

yang memiliki performa yang lebih baik dari desain CCCW Heat 

Exchanger sebelumnya sehingga bisa membantu meningkatkan 

performa pendinginan pada PLTU.
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BAB II 

TINJAUAN PUSTAKA 
2.1. Penelitian Terdahulu 

2.1.1  Comparison of Shell and Tube Heat Exchanger using 

Theoretical Methods, HTRI, ASPEN and SOLIDWORKS 

simulation softwares 

Ambekar Aniket Shrikant melakukan penelitan tentang 

membandingkan hasil design dengan menggunakan HTRI , 

ASPEN dan solidworks simulation. Dengan parameter berikut  

Tabel 2.1 Data peroperties desain 

 

Dalam melakukan penelitian ini Ambekar Aniket Shrikant 

akan menggunakan 3 program yaitu HTRI , ASPEN dan 

solidworks simulation  yang mana hsil design dari ketiga program 

tersebut akan dibandingkan dengan kern method . parameter yang 

akan dibandingkan adalah shell outlet temperature, overall heat 

transfer dan perbedaan temperature di sisi shell. Table 2.1 adalah 

hasil proses desain untuk masing-masing metode. 
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Tabel 2.2 Hasil desain untuk tiap metode 

 

 Dari hasil tersebut dibuat diagram batang untuk 

membandingkan hasil dari masing-masing metode , sehingga dari 

diagram tersebut dapat dibandingkan dengan kern method. Dari 

hasil perbandingan diharapkan diketahui software yang memiliki 

hasil desain yang paling akurat. 
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Gambar 2.1 Perbandingan overall heat transfer coefficient 

berbagai metode 

  
 Dari gambar 2.1 dapat dilihat bahwa HTRI dan Aspen 

memiliki hasil yang tidak terlalu berbeda dengan kern method 

namun CFD memiliki selisih 70 W/m²K terhadap kern method. 

Hal ini menunjukkan bahwa HTRI dan Aspen sudah cukup akurat 

untuk menghitung nilai dari Overall Heat transfer ,sedangkan CFD 

belum cukup akurat dalam menghitung overall heat transfer 

coeficients. 
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Gambar 2.2 Perbandingan shell side outlet temperature berbagai 

metode 

Dari gambar 2.2 dapat dilihat bahwa HTRI dan Aspen 

memiliki hasil yang tidak terlalu berbeda dengan kern method 

namun CFD memiliki selisih 1,2°C terhadap kern method. Hal ini 

menunjukkan bahwa HTRI dan Aspen sudah cukup akurat untuk 

menghitung nilai dari shell side temperature ,sedangkan CFD 

belum cukup akurat dalam menghitung shell side temperature. 
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Gambar 2.3 Perbandingan shell side temperature different 

berbagai metode 

 Pada gambar 2.3 dapat disimpulkan bahwa Aspen paling 

akurat dibandingkan dengan htri dan CFD simulation solidwork 

hal ini dapat dilihat bahwa shell side temperature different aspen 

memiliki nilai yang mendekati kern method. Berdasarkan dari 

ketiga diagram batang tersebut dapat disimpulkan bahwa aspen 

software yang paling tepat untuk digunakan dalam mendesain heat 

exchanger. 

2.2.1 Performance of Shell and Tube Heat Exchangers with 

Varying Tube Layouts 

Moses Omolayo Petinrin melakukan penelitian berupa 

simulasi terhadap heat exchanger dengan variasi layout. Variasi 

layout tersebut menggunakan 30° dan 60°. Simulasi dilakukan 

dengan menggunakan software fluent dengan properties desain 

sebagai berikut : 

 



10 
 

 
 

Tabel 2.3 Data peroperties desain 
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Gambar 2.4 Velocity distribution pada mass flow rate 0,3 kg/s 

dengan potongan penampang melintang 

  

 

Gambar 2.4 menjelaskan tentang kecepatan fluida yang 

mengalir pada sisi tube, gambar tersebut manampakan potongan 

melintang dari tengah shell. Saat fluida berada pada sisi baffle 

maka fluida tersebut akan mengalami penurunan kecepatan 

sehingga dapat dilihat  fluida berwarna kebiruan. Penyebab 

terjadinya penurunan fluida ini dikarenakan bahwa densitas dari 
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fluida mengalami kenaikan nilai akibat temperature pemanasan 

terhalang. 

Dari gambar juga dapat diketahui bahwa layout 30° 

memiliki velocity yang lebih baik dibandingkan dengan velocity 

pada layout 60°, hal ini dapat diketahui melalui penyebaran warna 

merah yang lebih merata dibandingkan dengan layout 60°.velocity 

yng tinggi ini disebabkan oleh nilai koefisien konveksi sisi lura 

yang tinggi sehingga lebih banyak memeberikan kalor pada sisi 

pipa. 

Pada gambar 2.5 diektahui bahwa nilai pressure drop untuk 

layout 30° lebih besar dibandingkan dengan layout 60. Nilai 

pressure drop yang besar diakibatkan dengan velocity yang lebih 

tinggi. Pressure drop yang tinggi akan berdampak pada kebutuhan 

pompa yang besar dan menurunnya nilai mass flow rate. 
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Gambar 2.5 Velocity distribution pada mass flow rate 0,3 kg/s 

dengan potongan penampang melintang  

 

 

2.2 Siklus CCCW dan OCCW 

 Sistim pendinginan pada PLTU ada 2 tipe yaitu Close 

Cycle Cooling Water (CCCW) dan Open Cycle Cooling Water 

(OCCW). CCCW berfungsi untuk mendiginkan beberapa 

komponen penting pada pembangkit listrik tenaga listrik dengan 

menngunakan demineral water, komponen tersebut antara lain : 

motor beraing cooler, Air Compressor Cooler , Infrared Detector 

dll. Demineral water yang telah mengambil beban panas akan di 

dinginkan di heat exchanger dengan media pendingin air laut yang 

nantinya akan disirkulasikan kembali. 
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Gambar 2.6 PID CCCW system   

  Pada saat ini Open Cycle Cooling Water (OCCW) 

merupakan system pendingin yang mengunakan air laut sebagai 

media pendingin, sea water berfungsi untuk mendinginkan 3 

komponen penting yaitu CCCW heat excahnger, H2 Generator 

dan Lube Oil Cooler.  Namun dalam penerapannya air laut 

memberikan banyak dampak negatif pada H2 Generator dan Lube 

Oil Cooler. 



15 
 

 
 

 
Gambar 2.7 PID OCCW PLTU 

 

2.2. Shell and Tube heat exchanger 

 Shell and Tube heat exchanger merupakan alat penukar 

kalor yang bersifat serbaguna. Pada Industri pembangkit listrik alat 

ini digunakan sebagai condenser, feed water heater dan berbagai 

alat penukar panas pada sistem pendinginan. Alat ini tidak hanya 

digunakan pada industri pembangkit tapi juga dibutuhkan pada 

industri kimia dan produksi pangan.  

 Shell and Tube heat excahnger disusun oleh serangkain 

pipa yang berada di dalam cilindrical shell. Pada sisi shell akan 

dilalui oleh satu aliran fluida yang biasanya memiliki nilai 

temperatur lebih tinggi, sedangkan pada sisi tube akan dilewati 

oleh aliran fluida yang memiliki temperatur lebih rendah. 

Komponen utama dari alat penukar kalor ini adalah tubes, shell, 
front end head, rear end head, buffle dan tube sheet 

 Kelebihan alat ini adalah mampu di operasikan pada 

perbedaan tekanan yang tinggi antara sisi pipa dengan sisi shell, 
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mudah untuk dibersihkan , biaya pembuatan yang lebih murah 

dibandingkan dengan compact heat exchanger dan kebocoran 

pada sisi pipa mudah untuk diketahui. 

2.2.1     Tipe Shell  

 Shell adalah bagian tengah alat penukar kalor dan 

merupakan rumah untuk pipa-pipa. Antara shell dan pipa-pipa 

terdapat fluida yang menerima atau melepaskan panas. Shell yang 

berukuran besar, dibuat dari pelat yang di roll kemudian di las. 

Sedangkan untuk yang ukuran kecil, dibuat dari pipa standar.  

 Ukuran diameter shell tergantung dari jumlah tube, 

diameter tube, susunan tube, dan berapa laluan tube akan 

diterapkan. Semakin besar variabel tersebut maka diameter shell 

akan besar. Variabel tersebut yang nantinya akan mempengaruhi 

koefisien perpindahan panas yang terjadi antara kedua fluida. 

Tipe dari Shell telah distandarisasikan oleh TEMA 

(Tubular Exchanger Manufactures Association) . TEMA 

mengkalsifikasikan shell dengan huruf alphabet yang sesuai 

dengan gambar 2.8 
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Gambar 2.8 Klasifikasi Front end stationary, Shell dan Rear end 

head[3] 

 Tipe E merupakan tipe yang sering untuk ditemui 

dikarenakan harganya yang rendah serta proses pembuatan yang 

relatif sederhana. Untuk meningkatkan perbedaan temperature 

dapat digunakan tipe F dikarenakan memiliki pola aliran 

counterflow yang lebih baik. Pola aliran counterflow yang lebih 

baik ini disebabkan adanya longitudinal baffle yang memisahkan 

ruang antara pipa cold water in dan pipa cold water out.    
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2.2.2    Tipe Tube Bundle  

 Tujuan utama dari mendesain tube bundle adalah 

mengakomodasi thermal expansion, menyediakan kemudahan 

dalam proses pembersiahan serta biaya konstruksi yang murah. 

 Ada beberapa jenis dari tube bundle yaitu u tube, fIx tube 

sheet dan pull through floating head. U tube memiliki kelebihan 

berupa biaya konstruksi yang murah dikarenakan hanya 

membutuhkan satu tube sheet, namun karena hanya hanya ada satu 

tube sheet maka terjadi eksapansi ke arah Rear end head yang tak 

terbatas. Fix tube sheet mampu mengatasi permasalahan unlimited 

ekspansion yang terjadi pada pipa dengan biaya yang rendah, hal 

ini dapat dilakukan dengan cara melakukan pengelasan pada 

bagian  tube sheet dengan bagian shell. 

 

 
Gambar 2.9 U tube bundle shell and tube heat exchanger[3] 

 

 
Gambar 2.10 Fix tube bundle shell and tube heat exchanger[3] 

2.2.3     Tube Layouts 

  Tube layouts merupakan karakteristik dari sudut yang 

dibentuk oleh tube layouts merupakan karakteristik dari sudut 
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yang dibentuk oleh dua pipa. Sudut tersebut terdiri dari 

30°,45°,60° dan 90°. 

 

 

Gambar 2.11 30°,45°,60° dan 90° tube layout[3] 

 Tube pitch merupakan jarak antara kedua pipa, apabila 

jarak ini terlalu dekat maka akan menyebabkan tube sheet menjadi 

rapuh. Tube pitch ratio yaitu perbandingan antara tube pitch 

dengan diameter shell. TEMA menentukan pitch ratio sebesar 

1,25-1,5[2]. 

2.1.4 Laluan Pipa 

 Tujuan dari memperbanyak laluan pipa pada shell adalah 

memperbesar nilai perpindahan panas, meningkatkan laju aliran 

fluida pada bagian pipa dan meminimalkan fouling pada pipa.  
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Gambar 2.11 Pass shell and tube heat exchanger[3] 

 

Gambar 2.12 pass shell and tube heat exchanger[3] 

 Tiap laluan pipa memiliki faktor F , faktor f adalah koreksi 

profil temperatur. Satu laluan dengan counterflow memiliki nilai 

F=1,00 , untuk tiap laluan yang nilainya lebih dari 1 dapat di 

estimasikan nilai F=0,9 [3]. 

2.2.5 Bahan pipa 

Agar terjadi perpindahan panas yang optimal maka 

dibutuhkan bahan yang mampu beroperasi dengan baik dan 

maksimal. Beberapa faktor yang perlu dipertimbangkan dalam 

menentukan bahan dari tube side  

 

a. Konduktifitas thermal 

Setiap material memiliki nilai konduktifitas thermal 

yang berbeda,untuk menghasilkan perpindahan panas 



21 
 

 
 

yang bagus maka dibutuhkan bahan yang memiliki 

konduktifitas thermal yang tinggi. Bahan yang 

memiliki konduktifitas thermal yang tinggi bisa 

didapat pada baja karbon rendah, baja paduan, 

stainless stell , tembaga ,alluminium dan titanium 

b. Korosi 

Ketahanan terhadap korosi merupakan salah satu 

faktor untuk memilih bahan yang akan digunakan 

pada pipa agar pipa memiliki nilai realibility yang 

baik. Bahan yang tidak tahan terhadap korosi tentunya 

akan memperpendek umur dari pipa sehingga 

efektifitas dari alat penukar kalor tersebut akan 

menurun. 

 

c. Tekanan  

Fluida yang mengalir pada sisi pipa memiliki tekanan 

yang tinggi, apabila bahan dari pipa tersbut tidak 

mampu menahan tekanan yang tinggi maka akan 

menyebabkan terjadinya deformasi plastis yang 

berakhir dengan kebocoran. Tekanan desain untuk 

tube yang disarankan oleh ASME (American Society 

of Mechanical Engineers) dan oleh organisasi lainnya 

adalah sama dengan atau lebih besar dari tekanan 

normal maksimum yang terjadi saat heat exchanger 

beroperasi. Tekanan normal maksimum dipengaruhi 

oleh lokasi feedwater control valve dan tipe pompa 

feedwater. Saat feedwater control valve diletakkan 

antara discharge pompa dan high pressure heater 

pertama, tekanan desain boleh lebih kecil daripada 

saat control valve tersebut diletakkan antara high 

pressure heater terakhir dan  . 

 

d. Temperatur 

Alat penukar kalor akan di aliri fluida yang memiliki 

temperatur realtif tinggi dari sisi luar maupun dalam, 

bahan yang tidak mampu menahan temperatur tinggi 
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akan memuai atau meleleh. Boiling point dari suatu 

bahan manjadi salah satu faktor penentu dalam 

memilih suatu bahan penyusun pipa.  

2.2.6 Baffle  

 Baffle berfungsi sebagai pengarah aliran fluida pada sisi 

buflle agar arah aliran berpotongan tegak lurus dengan arah aliran 

pada sisi tube, selain itu buffle berfungsi sebagai penyangga dari 

tube , mengurangi terjadinya vibrasi dan sagging. 

 buffle secara arah dapat diklasifikasikan menajdi 

longitudinal buffle dan tranversal buffle. Longitudinal buffle 

merupakan jenis buffle yang memisahkan sisi masuk fluida pada 

sisi shell dengan sisi keluar fluida pada sisi shell, pemisahan ini 

bertujuan agar terjadinya aliran fluida pada sisi masuk tidak 

berinteraksi dengan aliran fluida pada sisi masuk. buffle jenis ini 

terdapat pada shell tipe F. Tranversal buffle dipasang melintang 

dari sisi shell , shell ini memiliki beberapa geometri antara lain Rod 

buflle dan plate buffle. 

 Jarak antara buffle mempengaruhi banyaknya lintasan 

fluida yang melintang di luar tube, menurut standar TEMA jarak 

baffle minimum adalah sebesar 1-5 kali diameter dalam shell, 

sedangkan jarak baffle (baffle spacing) maksimum adalah sebesar 

diameter shell. Jarak baffle yang optimum adalah berkisar 40% - 

60% dari diameter shell, pemilihan jarak antara buffle harus 

dilakukan berhati-hati dikarenakan apabila terlalu jauh maka akan 

terjadi vibrasi pada sisi tube selain itu aliran yang terjadi akan lebih 

dominan berupa aliran yang longitudinal terhadap tube. Untuk 

rekomendasi buffle shell cut berkisar di antara 25%-35%. 
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Gambar 2.13 Efek dari Baffle Cut Terhadap Aliran Fluida Sisi 

 

 Baffle dapat diklasifikasikan berdasarkan geometri dari 

bentuk maupun dari jumlah segmennya. Berdasarakan geometri 

dapat dibagi menjadi rod baffle dan plate baffle, sedangkan 

berdasarkan jumlah segmennya terdapat single segmented,double 

segmented dan triple segmented. 

 

Gambar 2.14 Single segmented,double segmented dan triple 

segmented baffle[3] 
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2.3. Analisis termodinamika 

2.3.1 Control volume  pada kondisi steady state 

 Sistem pembangkit memiliki peralatan utama yaitu boiler, 

turbin, kondenser dan pompa dimana terdapat aliran massa yang 

masuk maupun keluar dari peralatan tersebut, Oleh karena itu 

untuk memudahkan proses analisis dapat didekati dengan analisis 

control volume pada kondisi steady yaitu kondisi ideal dimana 

semua sifat tidak berubah seiring dengan berubahnya waktu. 

Begitu pula pada laju aliran massa, dan laju perpindahan energi 

oleh kalor dan kerja juga konstan terhadap waktu. Hal ini 

digambarkan dalam persamaan berikut [5]: 

        Σ ṁi = Σ ṁe   (2.1) 

Dimana i merupakan sisi masuk dan e merupakan sisi 

keluar. Dari persamaan diatas dapat disimpulkan bahwa ṁi = ṁe 

= ṁ . Laju perpindahan energi pada kondisi steady dapat dituliskan 

sebagai berikut [5] :  

0 = Q - W+ Σ ṁi (hi + 
𝑣𝑖

2

2
 + gzi ) – Σ ṁe (he + 

𝑣𝑒
2

2
 + gze) (2.2) 

Dikarenkan  ṁi = ṁe = ṁ maka persamaan menjadi : 

0 = Q - W+ ṁ (h1 – h2) + ṁ (
𝑉𝑖

𝑉𝑒
)

2
+ ṁ g(z1-z2)        (2.3) 

Dimana :   

𝑄   : Beban pemanasan (W)     

ṁ   : Laju aliran massa  (Kg/s)    

h   : Koefisien Konveksi (Kj/Kg) 

Control volume pada CCCW shell and tube heat 

exchanger yang akan dianalisis dapat diilustrasikan seperti pada 

Gambar 2.16  
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Gambar 2.15 skematik alat penukar kalor 

 

Energi balance  

Pada analisis control volume dapat digunakan konsep 

keseimbangan energi yang membantu dalam analisis berbagai 

proces pada alat penukar kalor. Persamaan kesetimbangan energy 

dapat dipahami sebagai berikut[1] :  

  Ein+Eg=Eout+Est     (2.4) 

 Ein = energi yang masuk kedalam sistem  

 Eg = energi yang masuk dibangkitkan 

 Eout = energi yang keluar dari sistem 

 Est = energi yang disimpan oleh sistem 

 .Energi yang masuk ke dalam sistem dapat dipahami 

berupa energi yang dikandung oleh fluida yang masuk ke dalam 

sistem tersebut. Energi bangkitan merupakan energi yang 

dikonveriskan dari energi dalam bentuk lain 

(kimia,electromagnetic,nuklir atau listrik) menjadi energi panas 

atau mekanik . Energy yang keluar dari sistem merupakan energi 

yang terkandung pada fluida/media yang keluar dari sistem. Energi 

yang disimpan dapat dipahami dengan seberapa besar suatu 

material dapat menyimpan kalor atau energi di dalam material 

tersebut. Untuk menghitung energi yang masuk dan keluar pada 
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suatu aliran fluida  yang bersifat steady flow pada suatu sistem 

dapat digunakan persamaan berikut [1]. 

   Q = ṁh cp (Th,i – Th,o)      (2.5) 

2.4. Analisis Perpindahan Panas   

2.4.1     Perpindahan Panas Pada Sisi Shell 

 Proses perpindahan panas pada sisi shell akan di analisis 

dengan pendekatan konveksi eksternal. Koefisien perindahan 

panas konveksi yang melewati susunan tube pada heat exchanger 

dipengaruhi oleh turbulensi aliran, susunan tube, dan jumlah tube. 

Pada umumnya, koefisien konveksi akan bertambah dengan 

bertambahnya jumlah baris hingga baris kelima, setelah baris 

kelima hanya ada sedikit perubahan pada turbulensi dan nilai 

koefisien konveksi. Ada dua jenis susunan tube bank, yaitu 

susunan aligned dan staggered. 

 
Gambar 2.16 Aliran fluida melintasi : a) aligned tube banks, b) 

staggered tube banks[2] 

Aliran fluida yang melintasi tube banks dengan susunan 

staggered memiliki tingkat turbulensi lebih besar dibandingkan 

dengan aliran yang melintasi tube banks dengan susunan aligned. 

Hal ini disebabkan pada staggered tube banks posisi tube 

berseling, sehingga aliran yang akan melewati tube banks akan 

lebih berliku-liku sehingga akan lebih banyak permukaan tube 

yang teraliri. Besarnya olakan (turbulensi) yang terbentuk juga 

dipengaruhi oleh kecepatan aliran. Semakin besar kecepatan aliran 

maka semakin besar pula olakan yang ditimbulkan.  

Berdasarkan alasan tersebut maka perlu diketahui berapa 

kecepatan maksimum yang terjadi pada susunan aliran, nilai 
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kecepatan maksimum dapat dihitung menggunakan persamaan 

(2.6) [2]   

𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑡

𝑆𝑡−𝐷
𝑉     (2.6) 

Persamaan di atas digunakan untuk menghitung kecepatan 

masksimum pada susunan aligned dimana kecepatan maskimum 

terjadi pada A1. Pada susunan staggered kecepatan maksimum 

dapat terjadi pada A1 atau A2 . kecepatan maksimum terjadi pada 

A2 apabila memenuhi persyaratan berikut [2]: 

      2(SD – D) < (St – D)   (2.7) 

Maka kecepatan maksimum pada susunan staggered dapat 

dihitung dengan persamaan berikut  

Vmax =
St

2(St−D)
V  (2.8) 

 St = jarak antar tube kearah vertical 

 Sd =jarak antar tube kearah  

Data kecepatan maksimum akan digunakan untuk 

menghitung Reynolds number. Reynolds number merupakan 

fungsi diameter dan viskositas kinematis dari fluida pada 

tempeatur bulk. Persamaan untuk menyelesaikan Reynolds number 

dapat dijelaskan sebagai berikut[2]  : 

Res =
Vmax D

𝑣
     (2.9) 

Nilai Reynolds merupakan salah satu variable untuk 

menghitung konveksi di sisi shell. Koefisien konveksi sisi shell 

dapat diselesaikan dengan menggunakan persamaan kern. 

Persamaan kern merupakan fungsi dai Reynolds dan properties dari 

fluida. Persamaan tersebut dapat dijelaskan sebagai berikut[3]. 

ℎ0𝐷𝑒

𝑘
= 0,36 (

𝐷𝑒𝐺𝑠

µ
)

0,55

(
𝐶𝑝µ

𝑘
)

1/3

(
µ𝑏

µ𝑤
)

0,14

       ;{2𝑥103 <

𝑅𝑒𝑠}  (2.10) 



28 
 

 
 

 Dimana : 

De  = Equivalent diameter pada sisi shell (m) 

Gs  = kecepatan massa pada sisi shell (Kg /sm²) 

µ = viskositas absolut pada temperatur rata-rata sisi shell

 (N s /m²) 

µb = viskositas absolut pada temperatur rata-rata sisi Body

 (N s /m²) 

µw = viskositas absolut pada temperatur rata-rata sisi wall

 (N s /m²) 

 
Diameter ekuivalen merupakan salah satu variable yang 

perlu diketahui untuk menyelesaikan kern, persmaan tersebut 

merupakan fungsi dari diameter luar tube, pitch tube dan viskositas 

absolut.Persamaan yang digunakan untuk menghitung nilai De 

untuk susunan tringular pitch sebagai berikut[3] : 

 𝐷𝑒 =
4(

𝑃𝑡
2

√3

4
−

µ𝑑𝑜
2

8
)

µ𝑑𝑜
2

    (2.11) 

Persamaan yang digunakan untuk menghitung nilai Gs untuk 

susunan tringular pitch sebagai berikut[3] : 

𝐺𝑠 =
ṁ

𝐴𝑠
    (2.12) 

𝐴𝑠 =
𝐷𝑠𝐶𝐵

𝑃𝑇
                       (2.13) 

2.4.2     Perpindahan Panas Pada Sisi Tube  

  

  ℎ𝑖,𝑡𝑢𝑏𝑒 =  
𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 𝑥 𝐾𝑡𝑢𝑏𝑒

𝐷𝑖𝑡𝑢𝑏𝑒
   

  (2.14) 

Reynoldss number untuk sisi tube (Retube) dapat dihitung 

dengan persamaan 2.14.Perumusan dalam menghitung local 

Nusselt number untuk turbulen flow fully developed 
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(hydrodynamical dan thermally) pada tube yang smooth dapat 

menggunakan persamaan dari Gnielinski[3]. 

     𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 =
(𝑓/2)(𝑅𝑒𝑏)𝑃𝑟𝑏

1+12,7 (𝑓/2)1/2(𝑃𝑟𝑏
2/3

−1)
   

  (2.15) 

𝑓 = (1,58 ln 𝑅𝑒𝑏 − 3,28)−2  
  (2.16) 

Dimana: 

2300 < 𝑅𝑒𝑏 < 104 
 

 

2.4.3  Perancangan Menggunakan Metode LMTD  

Untuk mendesain alat penukar panas dapat digunakan 

metode LMTD. Metode LMTD membutuhkan data temperatur 

yang diinginkan untuk masuk dan keluar pada masing-masing 

fluida, debit, koefisien perpindahan panas total, kapasitas panas, 

dan data lain yang mendukung . persamaan yang digunakan 

metode LMTD sebagai berikut [2]:  

 

Q = ṁh cp (Th,i – Th,o)   (2.17) 

Q = ṁc cp (Tc,i – Tc,o)     (2.18) 

Q = UA∆Tm  (2.19) 

Dimana : 

  Q : laju perpindahan panas (W) 

ṁ : laju alir massa (Kg/s) 

Cp : kapasitas panas (Kj/Kg.K) 

A  : Luas permukaan (m2) 

U adalah koefisien perpindahan panas keseluruhan dihitung 

berdasarkan tahanan thermal. Pengotoran yang terjadi pada tube 

akan menghambat aliran perpindahan panas. Faktor pengotor ini 
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dinamakan fouling factor atau tahanan pengotor Rf . Apabila dalam 

perencanaan heat exchanger dipertimbangkan juga factor 

pengotoran, maka persamaan koefisien perpindahan panas 

menyeluruh adalah sebagai berikut[2]: 

𝑈 =  
1

𝑅𝑡𝑜𝑡𝐴
   (2.20) 

𝑈 =  
1

1

ℎ𝑖
+

𝑅1 𝑙𝑛
𝑟𝑖
𝑟𝑜

𝑘
+

𝑟1
𝑟2ℎ𝑜

  (2.21) 

hi   = koefisien konveksi perpindahan panas sisi dalam

 (W/m²k) 

ho  = koefisen konveksi perpindahan panas sisi luar 

 (W/m²k) 

k = konduktifitas thermal pada dinding pipa  (W/mk) 

r1 = Radius pipa bagian dalam    (m) 

r2 = Radius pipa bagian luar    (m) 

  

   
Fouling factor merupakan konstanta yang menunjukkan 

akumulasi dari suatu substasi yang tidak di inginkan pada 

permukaan dalam pipa . fouling akan menyebabkan turunnya nilai 

effectiveness dari suatu heat exchanger diarenakan meningkatnya 

tahanan termal yang menybabkan nilai overall heat transfer akan 

semakin mengecil, terdapat dampak lain dari adanya fouling yaitu 

meningkatnya pressure drop dan dan daya pompa yang dibuthkan 

untuk mengalirkan fluida. 

Fouling yang terjadi pada lube oil cooler dan H2 generator 

termasuk katagori bio fouling, endapan berupa kerang kecil yang 

menempel menyeluruh permukaan dalam tube. Nilai fouling factor 

dari hal tersebut dapat didekati dengan nilai fouling akibat garam. 
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Gambar 2.17 TEMA Design Fouling Resistance For Industrial 

Fluid[3] 

∆Tm  merupakan perbedaan temperatur rata-rata antara 

kedua fluida yang mengalir pada suatu heat exchanger yang 

memiliki perbedaan temperatur pada masing-masing bagian. 

Susunan aliran counterflow memiliki persamaan ∆Tm sebagai 

berikut[2] : 
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Gambar 2.18 Grafik temperature-jarak perpindahan panas pada 

aliran counterflow 

 

∆𝑇𝑙𝑚,𝑐𝑓 =
∆𝑇1−∆𝑇2

ln
∆𝑇1
∆𝑇2

           (2.22) 

∆Tlm,cf  adalah LMTD (log mean tempeartur diffrence) untuk 

aliran crosflow dimana ∆T1 adalah perbedaan temperatur antara 

fluida panas dengan fluida dingin pada sisi satu dan ∆T2 adalah 

perbedaan temperatur antara fluida panas dengan fluida dingin 

pada sisi dua. 

∆𝑇𝑙𝑚 = ∆𝑇𝑙𝑚,𝑐𝑓 𝐹 (2.23) 

𝐹 =  ø (𝑃, 𝑅 𝑓𝑙𝑜𝑤 𝑎𝑟𝑟𝑎𝑛𝑔𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡) 

F adalah faktor koreksi terhadap ∆Tlm akibat jumlah tube 

passes. F adalah variabel tak berdimensi yang merupakan fungsi 

dari R dan P , R adalah perbandingan rata-rata kapasitas kalor 



33 
 

 
 

sedangkan P adalah temperatur efektif pada sisi fluida dingin. 

Persamaan P dan R dapat dipahami sebagai berikut[3]: 

𝑃 =
𝑇𝑐2−𝑇𝑐1

𝑇ℎ1−𝑇𝑐1
   (2.24) 

  𝑅 =
𝑇ℎ1−𝑇ℎ2

𝑇𝑐2−𝑇𝑐1
      (2.25) 

 

Gambar 2.19 LMTD correction factor F untuk dua laluan shell 

 

2.5. Penurunan Tekanan pada CCCW Heat Exchanger  

2.5.1     Penurunan tekanan di sisi shell  

Penurunan tekanan pada sisi shell terbagi menjadi 3 bagian 

yaotu sisi window ,entrance dan cross sectional, untuk dapat 

memahami hal tersbeut dapat dilihat pada gambar 2.21  Daerah 

yang berwarna biru merupakan daerah entrance yang mana dalam 

menentukan pressure drop di sisi ini dapat digunakan persamaan 

berikut : 

∆𝑷𝒄 = 2 ∆𝑃𝑏𝑖 
𝑁𝑐+ 𝑁𝑐𝑤

𝑁𝑐
 𝑅𝐵𝑅𝑠  (2.26) 
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Gambar 2.20 Pressure Drop sisi shell 

Daerah yang berwarna keemasan merupakan daerah 

window,untuk menentukan pressure drop pada sisi window perlu 

diketahui nilai ∆𝑃𝑤𝑖. ∆𝑃𝑤𝑖merupakan fungsi dari mass flow rate 

sisi shell dan cross sectional area dapat digunakan persamaan 

berikut[3] : 

∆𝑃𝑤𝑖 =  
𝑚𝑠

2 (2+0,6𝑁𝑐𝑤)

2 𝜌𝑠 𝐴𝑠 𝐴𝑤
   (2.27) 

∆𝑃𝑤 =  ∆𝑃𝑤𝑖𝑁𝑏𝑅𝐿   (2.28) 
Daerah yang berwarna merah merupakan daerah cross 

sectional, untuk menentukan nilai pressure drop pada daerah ini 

dapat digunakan persamaan 2.29 . Tabel 2.4 berisi data variable 

yang digunakan untuk memnentukan nilai a dan b dengan layout 

tertentu[3].  

∆𝑃𝑏𝑖 = 4
𝑓𝑖𝐺𝑠

2

2𝜌𝑠
(

𝜇𝑤 

𝜇𝑠
)

0,14
   (2.29) 

∆𝑃𝑐 =  ∆𝑃𝑏𝑖(𝑁𝐵 − 1)𝑅𝑙𝑅𝑏  (2.30) 
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Gambar 2.21 Tabel koefisien fi berdasarkan layout[3] 

 

2.5.2    Penurunan tekanan di sisi tube  

Penurunan tekanan di sisi tube terdiri dari major losses dan 

minor losses. Major losses diakibatkan oleh adanya gesekan di 

internal tube. Minor losses pada tube diakibatkan adanya 

perubahan arah aliran di dalam tube (pada aliran multipass), 

adanya perubahan luasan (sudden expansion dan sudden 

contraction). Nilai pressure drop dihitung dengan persamaan 

2.31[3]sedangkan untuk menghitung minor looses dapat digunakan 

persamaan 2.32[3] 

 

∆𝑃𝑡𝑢𝑏𝑒 = 4𝑓
𝐿𝑁𝑝

𝑑𝑡,𝑖

𝜌𝑣2

2𝑔
    (2.31) 

∆𝑃𝑡𝑢𝑏𝑒 = 4𝑓𝑁𝑝
𝜌𝑣2

2𝑔
    (2.32) 

Besarnya koefisien gesek dapat dihitung persamaan berikut 
[2] : 

𝑓 = (1,58 ln 𝑅𝑒 − 3,28)−2   (2.33) 

L  = Panjang penukar panas ( m ).  
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Np = Jumlah tube pass.  

V  = Kecepatan rata – rata aliran dalam tube ( m/s ). 

∆ Ptube  = Pressure drop pada tube ( Pa ). 

 
2.6. Perencanaan CCCW Heat Exchanger 

Perencanaan alat penukar panas Shell and Tube akan 

didasarkan pada prinsip kesetimbangan energi dan perpindahan 

panas. Permulaan dari perencanaan yaitu dengan menghitung kalor 

pada sisi shell maupun pada sisi tube , beda  temperatur rata-rata 

logaritmik dan koefisien perpindahan panas, kemudian dapat 

ditentukan dimensi dari heat exchanger tersebut agar memenuhi 

kesetimbangan energi dan sesuai standart yang telah disusun oleh 

TEMA (Tubular Exchanger Manufactures Association). Di dalam 

merencanakan suatu heat exchanger ada beberapa hal yang perlu 

diperhatikan sebagai pertimbangan perencanaan, yaitu : 

 1. Persyaratan perpindahan panas. 

2. Ukuran Geometri. 

3. Karakteristik penurunan tekanan 

4. Vibrasi yang terjadi pada saat operasi. 

5. keteresediaan manufacture 

6. Biaya pembuatan   

Pada perencanaan heat exchanger kali ini lebih di 

fokuskan pada analisis perpindahan panas, ukuran geometri,  dan 

karakteristik penurunan tekanan. 

 
2.7. Perancangan Menggunakan Aspen Software 

Aspen TASQ merupakan salah satu jenis software yang 

mampu melakukan checking desain heat exchanger yang telah 

dihitung dengan metode ΔTlmtd. Hasil Pada program ini dapat 

ditinjau segi perpindahan panas, pressure drop, vibrasi , hingga 

setting plan. Penyelesain permasalahan dengan menggunakan 

Software memerlukan data masukan sebagai berikut : 

1. Definisi problem (Checking), memberi keterangan 

berupa nama dan referensi yang digunakan pada 

project yang akan dibuat, memberikan masukan 

mengenai proses yang terjadi secara umum pada 
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desain, dan mendeskripsikan kondisi masukan dan 

keluaran dari proses yang di desain. 

2. Data properties, penentuan komposisi dan properties 

fluida yang mengalir pada sisi panas dan dingin. 

3. Geometri heat exchanger, seperti geometri secara 

umum, spesifikasi Shell,Heads,  Tubesheets, susunan 

dan geometri tube sheet, penentuan baffles, penentuan 

geometri dan peletakan nozzles. 

4. Spesifikasi kontruksi, seperti penentuan material yang 

digunakan dan spesifikasi dari desain. 

Hasil dari software berupa perbandingan nilai Ac/Ar akan 

dijadikan pertimbangan dalam menentukan desain heat exchanger 

telah sesuai dengan kebutuhan system  

 
Gambar 2.22 Interface soft
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BAB III 

METODOLOGI 
 

3.1       Metodologi Penelitian  

Tahapan yang dilakukan untuk melakukan simulasi dan 

analisis Heat Exchanger CCCW dengan menggunakan beberapa 

vasriasi kecepatan pada sisi tube adalah sebagai berikut: 

a. Studi Kasus  

Dilakukan identifikasi masalah yang ada pada sistem 

pendinginan di pangkalan susu unit 2, tepatnya pada 

sistem pendinginan oil cooler dan H2 generator. 

Identifikasi ini meliputi inspeksi pada oil cooler dan H2 

generator unit 2 untuk mengetahui keadaan fisik dan 

operasinya. 

b. Studi Literatur  

Studi literatur fokus pada bagaimana merancang sistem 

heat exchanger dan mempelajari karakteristik variasi 

kecepatan pada sisi tube yang akan diaplikasikan pada 

batas operasional heat exchanger. Selain itu perlu 

dipelajari analisis termodinamika dan perpindahan panas 

untuk menghitung kalor, geometri dan pressure drop. 

Studi literatur diperoleh dari e-book, jurnal, dan penelitian 

yang berkaitan dengan topik permasalahan yang akan 

diteliti. 

 

c. Pengumpulan dan Pengolahan Data  

Pengumpulan data yang dilakukan diperoleh dari berbagai 

jurnal dan penelitian tentang heat exchanger yang sudah 

dilakukan sebelumnya. Data-data pendukung yang 

digunakan dalam perancangan mempunyai peranan yang 

sangat penting sebagai dasar dalam menentukan langkah-

langkah perancangan alat yang diinginkan, data tersebut 

diantaranya didapatkan dari data operasi PLTU pangkalan 

susu unit 2. Properties fluida disesuaikan dengan kondisi 
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operasional yang ada pada sistem. Properties pada fluida 

kerja yaitu temperatur masuk pada sisi shell,temperatur 

keluar pada sisi shell , temperatur masuk pada sisi pipa , 

temperatur keluar pada sisi pipa dan mass flow rate.  

 

d. Permodelan  

Tahapan ini diawali dengan perancangan heat exchanger 

menggunakan software dengan beberapa referensi desain 

heat exchanger pada kondisi existhing. Setelah itu 

dilakukan perhitungan dengan termodinamika dan 

perpindahan panas. 

 

e. analisis dan Pengolahan Data Hasil Simulasi  

Hasil dari redesign menggunakan software dan 

perhitungan termodinamika dan perpindahan panas akan 

di analisis , hal ini bertujuan untuk mengetahui dimensi 

yang optimal berdasarkan variasi kecepatan pada sisi pipa. 

Perhitungan manual akan menghasilkan data berupa 

sedangkan software akan menunjukan hasil redesign 

berupa  data tabel, grafik, setting plan dan TEMA sheet. 

 

f. Penyusunan Laporan  

Hasil dari redesign dan analisisnya akan dituangkan ke 

dalam sebuah laporan yang disusun secara sistematis yang 

sesuai dengan laporan tugas akhir pada umumnya. 

3.2       Sekilas Heat exchanger CCCW PLTU   

Heat exchanger CCCW berfungsi untuk menidinginkan 

berbagai komponen dari suatu pembangkit listrik tenaga uap, 

dimana beban pendinginan dari CCCW heat exchanger adalah Air 

compreesor cooler, bearing oil cooler ,bearing cooler , oil 

lubricating cooler, generator stator water inlet ,motor air cooler 

dan EH.oil cooler. Heat exchanger CCCW berjenis shell and tube 

yang  menggunakan air laut yang sebagai media pendingin untuk 

mendinginkan demineral water. 
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 Peran air laut selain sebagai media pendingin pada 

CCCW heat exchanger air laut juga berfungsi untuk mendinginkan 

lube oil cooler dan H2 generator cooler. Dalam penerapannya ,air 

laut menyebabkan beberapa masalah pada lube oil cooler dan H2 

generator cooler. Air laut yang memiliki tingkat garam yang tinggi 

sering sekali menyebabkan tube pada heat exchanger cepat 

mengalami korosi sehingga harus dilakukan penutupan tube atau 

pergantian tube, tingkat endapan pada air laut menyebabkan 

tingkat fouling yang tinggi, fouling yang tinggi akan menyebabkan 

penurunan laju perpindahan panas dan meningkatnya daya suplai 

pompa . Oleh karena itu pada akan dibuat sikulus tertutup yang 

berfungsi untuk mendinginkan H2 generator dan lube oil cooler 

dengan menggunakan media pendingin demineral water, pada 

siklus tertutup tersebut akan dilengkapi oleh pompa, CCCW heat 

exchanger dan gate valve. Kali ini re-design dibahas tentang 

langkah-langkah dalam pengerjaan CCCW heat exchanger untuk 

menerima beban pendinginan lube oil cooler dan H2 generator 

cooler.  Data-data yang digunakan pada tugas akhir ini adalah data 

operasional CCCW heat exchanger PLTU pangkalan susu dan 

diolah dengan mengambil cara pengerjaan dari beberapa sumber.  
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Gambar 3.1 Skema sederhana OCCW system saat ini  

3.3       Pengumpulan Data 

Data yang digunakan untuk melakukan simulasi didapat dari 

data operasi, data pengukuran dan data desain CCCW Heat 

Exchanger pada PLTU. Data pengukuran dapat dilihat pada tabel 

3.1. 
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Tabel 3.1 Data Perhitungan 

NO  Parameter  Inlet (°C) Outlet  (°C) Ampere (A) 

1 
OCCW PUMP 

1A 
      

  
OCCW PUMP 

1B 
  31,13 182 

2 HE OCCW 1A 30,63 34,16   

  HE OCCW 1B  30,63 33,15   

3 H2 COOLER  31,03 50 (ROTOR)   

      64 (ROTOR)   

      
42 

(STATOR) 
  

      
46 

(STATOR) 
  

4 

Lube Oil Cooler 

1A 31,01 40   

  

Lube Oil Cooler 

1B 31,01 38   

5 

CCCW PUMP 

1A   39,72 213 

  

CCCW PUMP 

1B    39,72 208 

6 HE CCCW 1A 39,63 37,19   

  HE CCCW 1B  35,55 32,9   

 

Selain data properties ,terdapat data information plate dari 

heat exchanger A dan pompa CCCW dan OCCW 
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Gambar 3.2 Information plate LTGZ Heat Exchanger A 
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Gambar 3.3 Information plate OCCW pump 
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Gambar 3.4 Information plate CCCW pump 

Properties dari seawater dan demineral water pada 

tekanan 1 atm dapat dilihat pada table berikut[3]  

Tabel 3.2 Spesific Heat Capacity untuk seawater 

 

Dari table tersebut dapat diketahui nilai Cp pada 

temperature berikut : 

32°C  : 4003 kj/kg k 
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35,5 °C : 4004,6 kj/kgk 

33,75°C : 4004 kj/kg k 

Tabel 3. 1 densitas seawater 

 

Dari table tersebut dapat diketahui nilai densitas pada 

temperature berikut : 

34°C  : 1020 m³/g 

Tabel 3. 2 Dynamic viscosity seawater 

 

Dari table tersebut dapat diketahui nilai viskositas dinamis 

pada temperature berikut : 

34°C  : 0,000797 m³/g 
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Tabel 3. 3 Prandt number seawater 

 

Dari table tersebut dapat diketahui nilai Prndt number pada 

temperature berikut : 

34°C  : 5,12 

Selain data operasi , ditentukan untuk desain heat 

exchanger yang baru memiliki spesifikasi sebagai berikut 

• Diameter tube  : 25,4 mm 

• Tube pattern   : 30º 

• Tube pitch ratio  : 1,25 

• Tube surface  : plain 

• Tube type  : smooth   

• Jumlah laluan   : 1 

• Bahan tube   : Titanium 

• TEMA type  : AES 

• Baffle type  : single segmental 

• Baffle cut   : 30% 

• Baffle spacing   : 0,4-0,6 Ds 

• Exchanger position  : Horizontal  

• Pass layout   : Ribbon (single band) 
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3.4      Proses Perancangan CCCW Heat Exchanger 

3.4.1   Perancangan CCCW Heat Exchanger dengan Software  

 
Gambar 3.5 Diagram alir sederhana untuk mendesain heat 

exchanger dengan variasi kecepatan dan variasi baffle spacing 

a. Definisi Problem, memberikan input mengenai proses 

yang terjadi secara umum pada desain, dan 

mendeskripsikan properties input dan output dari proses 

yang akan di desain. Properties input dan output meliputi 

temperature, tekanan , laju aliran massa , kualitas uap , 

allowable pressure drop dan fouling factor 

b. Data properties, penentuan komposisi fluida yang 

mengalir pada sisi panas dan dingin. Pemilihan 

komposisi ini berdasarkan beberapa data bank yang 

disediakan oleh software. pada simulasi ini dipilih Aspen 

properties sebagai data bank, dasar pemilihan ini 

dikarenakan Aspen databank menyediakan data input 

yang sederhana. 

c. Geometri Heat Exchanger, seperti geometri dan 

spesifikasi berdasarkan standard TEMA 

Front/Cover/Rear , Tube layout, Tube surface, Tube type  

, Do , Tube pitch ratio, jumlah laluan , baffle type, baffle 

cut Exchanger position  baffle spacing ,  dan peletakan 

nozzles. 

d. Spesifikasi kontruksi, adalah penentuan material yang 

digunakan dan spesifikasi dari desain.  

𝐿1, 𝑁𝑡1, 𝐷𝑠1 

𝐿4, 𝑁𝑡4, 𝐷𝑠4 

𝐿2, 𝑁𝑡2, 𝐷𝑠2 

𝐿3, 𝑁𝑡3, 𝐷𝑠3 

𝐴𝑐

𝐴𝑟

 

𝐿1, 𝑁𝑡1, 𝐷𝑠1 

𝐿4, 𝑁𝑡4, 𝐷𝑠4 

𝐿2, 𝑁𝑡2, 𝐷𝑠2 

𝐿3, 𝑁𝑡3, 𝐷𝑠3 

𝐴𝑐

𝐴𝑟

 

softw
are 
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3.4.2 Perancangan CCCW heat exchanger dengan Metode 

LMTD 

 

Gambar 3. 1 skematik sederhana untuk variasi kecepatan dan 

baffle spacing 

Gambar 3.6 menjelaskan bagiamana proses desain dengan 

variasi kecepatan dan baffle spacing sehingga didapatkan desain 

yang optimal berdasrakan overall heat transfer luas perpindahan 

panas dan pressure drop. 

a. Menentukan properties input : 

• Mass flow rate CCCW pump 

• Mass flow rate OCCW pump 

• Mass flow rate, temperature inlet Lube oil cooler 

sisi shell 

• Temperature outlet Lube oil cooler sisi shell  

• Mass flow rate, temperature inlet Lube oil cooler 

sisi pipa 

• Temperature outlet Lube oil cooler sisi pipa 

• temperature inlet H2 Generator cooler sisi pipa 

• Temperature outlet H2 Generator cooler sisi pipa 

(rotor 1 , rotor 2, stator 1 dan stator 2) 

• Temperature inlet dan outlet CCCW HE sisi shell 

• Temperature inlet dan outlet CCCW HE sisi pipa  

b. Menentukan parameter input geometri  

• Tube inside diameter (Di) 

𝑉1

= 0,5
𝑚

𝑠
 

𝑉2

= 1
𝑚

𝑠𝑉3
𝑚

𝑠
𝑉4

2𝑚

𝑠

Nt 
U 

A 

L 

Pd 

𝐵𝑆1 = 
800mm 

𝐵𝑆2

= 900𝑚𝑚 

𝐵𝑆3

= 1000𝑚𝑚 

𝐵𝑆4

= 1100 

U 

A
s 

P
d 

Opti
mal 

Desai

Ds = 
1,4 
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• Tube outside diameter (Do) 

• Tube layout 

• Baffle spacing 

• Pitch tube ratio 

• Bahan tubes 

• Jumlah laluan 

c. Melakukan  variasi kecepatan sisi pipa  yang digunakan. 

d. Mencari properties fluida di sisi tube dan shell. 

e. Menghitung jumlah tube dan diameter dalam shell. 

f. Menghitung nilai koefisien konveksi di sisi tube (hi). 

g. Menghitung diameter ekuivalen dan shell side mass 

transfer. 

h. Menghitung koefisien konveksi di sisi shell (ho) 

i. Menghitung nilai F dan ∆TLMTD  

j. Menghitung luas perpindahan panas dari masing-masing 

zone  

k. Menghitung panjang masing-masing zone. 

l. Menghitung pressure drop pada sisi shell dan tube. 

m. Menentukan desain optimal berdasarkan overall heat 

transfer dan pressure drop 

n. Melakukan variasi baffle spacing pada desain optimal 

o. Melakukan langkah D hingga N. 

p. Menentukan desain optimal berdasarkan overall heat 

transfer dan pressure drop 
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3.5      Diagram Alir 

3.5.1   Diagram alir proses  

 

Start 

Identifikasi 

masalah 

Studi literatur 

Pengumpulan dan 

Pengolahan Data 

Redesign CCCW Heat 

Exchanger dengan 

menggunakan software dan 

Analisa dan 

pengolahan data hasil 

simulasi dan 

kesimpulan 

End 
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3.5.2     Flowchart Perhitungan Sizing dan Overall Heat 

Transfer Coefficient 

 

 

 

 

 

 

 

 

Start 

 

Mencari nilai mass flow rate pada cccw 

heat exchanger dengan menggunakan 

metode energy balance 

 

A 

INPUT: 

• Process 

Seawater side at CCCW HX : 𝑇𝑐,𝑖 , 𝑇𝑐,𝑜     

Demineal water at CCCW HX : �̇�ℎ , 𝑇ℎ,𝑖𝑇ℎ,𝑜  

Seawater at H2 Cooling Generator : 

 𝑇𝑖 , 𝑇𝑟1,𝑜𝑇𝑟2,𝑜𝑇𝑠1,𝑜𝑇𝑠2,𝑜 

Seawater side at lube oil cooler : �̇�𝑠, 𝑇𝑠,𝑖 , 𝑇𝑠,𝑜 

Demineral water at lube oil cooler: �̇�𝑙 , 𝑇𝑙,𝑖 , 𝑇𝑙,𝑜 

• Geometry 

Tube Inside diameter (Di), Tube outside Diameter 

(Do), Tube Layout, Baffle Spacing, Baffle Type, 

Pitch Tube Ratio, Bahan tube 
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Ya 

Tidak  
J 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

A 

Menentukan nilai ΔT untuk sisi hot pada 

desain baru CCCW HX 

v 

Menentukan nilai mass flow rate untuk 

siklus CCCW HX yang baru  

 

Menghitung jumlah tube dari variasi kecepatan 

𝑁𝑇 =  
4 �̇� (𝑁𝑃)

𝜋 𝜌 𝑑𝑖
2 𝑣𝑓𝑤

 

 

 

 𝑁𝑇 = Integer 

B 
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B 

Menghitung diameter shell 

𝐼𝐷𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙 = √
𝑑𝑜𝑡𝑢𝑏𝑒

2  𝑁𝑡  𝑃𝑅2 𝐶𝐿

0.785 𝐶𝑇𝑃
 

Melakukan variasi baffle 
spacing  

Bs1, Bs2, Bs3 dan Bs4 

 

Menghitung Reynold Number Sisi Tube 

𝑅𝑒𝑡𝑢𝑏𝑒 =  
𝜌 𝑣𝑓𝑤  𝑑𝑖,𝑡𝑢𝑏𝑒

𝜇𝑡𝑢𝑏𝑒
 

Menghitung friction factor 
𝑓 = (1,58 𝑙𝑛𝑅𝑒 − 3,28)−2 

 

c 
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Ya 

Tidak  
J 

I 

Ya 

Tidak  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

c 

𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 =
(𝑓 2⁄ )(𝑅𝑒) 𝑃𝑟

1 + 12,7(𝑓 2⁄ )1 2⁄ (𝑃𝑟
2 3⁄

− 1)
 

Menghitung koefisien konveksi Sisi Tube 

ℎ𝑖 =  
𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒  𝑘

𝑑𝑖,𝑡𝑢𝑏𝑒
 

Do loop i=4 

𝐴𝑠 =  
𝐷𝑠𝐶𝐵

𝑃𝑡

 

D 
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D 

Menghitung shell side mass velocity  

𝐺𝑠 =
ṁ

𝐴𝑠
 

Menghitung diameter ekuivalen 

𝐷𝑒 =  

4 (
𝑃𝑇

2 −  √3
4

−  
𝜋𝑑𝑜

2

8
)

𝜋 𝑑𝑜 2⁄
 

Mengitung Reynold sisi shell 

𝑅𝑒 =
𝐷𝑒𝐺𝑠

µ
  

ℎ𝑜,𝑖 = [0,36 (
𝐷𝑒  𝐺𝑠

𝜇
)

0,55

(
𝑐𝑝 𝜇

𝑘
)

1 3⁄

(
𝜇𝑏 

𝜇𝑤

)
0,14

]  𝑘 𝐷𝑒⁄  

D 
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D 

Menghitung ∆𝑇𝐿𝑀𝑇𝐷 

∆𝑇𝑙𝑚𝑡𝑑 =  
(𝑇ℎ,𝑖 −  𝑇𝑐,𝑜) − (𝑇ℎ,𝑜 −  𝑇𝑐,𝑖)

𝑙𝑛
(𝑇ℎ,𝑖 − 𝑇𝑐,𝑜)
(𝑇ℎ,𝑜 − 𝑇𝑐,𝑖)

 

Menghitung Luas  

𝐴 =  
𝑄

𝑈𝑎𝑠,∆𝑇𝑙𝑚 
 

Menghitung Panjang Tube Zone 

𝐿 =  
𝐴

𝜋 𝑑𝑜𝑡𝑢𝑏𝑒
2  𝑁𝑇

 

E 
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E 

Do loop Bs1 – Bs 4 

OUTPUT: 

1. Tube: 

• Jumlah tube (𝑁𝑇) 

• Panjang tube (𝐿𝑇𝑢𝑏𝑒) 

2. Shell: 

• Diameter dalam shell (𝐼𝐷𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙) 

3. Properties:  

• Overall heat transfer coefficient (U) 

• Grafik Reynold - U, A 

• Grafik baffles spacing - U, A 

4. Kesimpulan 

 

 

 

End 

I 
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C 

3.5.3   Flowchart Perhitungan Pressure Drop di sisi 

Tube dan Shell 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Start 

 

INPUT: 

• Process 

Kecepatan sisi pipa dan properties fluida 

pada sisi shell  

• Geometry 

Tube Inside Diameter (Di), Tube Outside Diameter 

(Do), Panjang tube t (𝐿𝑇𝑢𝑏𝑒), Tube Layout, variasi 

Baffle Spacing (BS), Pitch Tube Ratio (Pt), Bahan 

tube, Jumlah Tube dan variasi tube  

Variasi Kecepatan sisi pipa  

𝑣𝑤𝑖 =  𝑣1 

Variasi Kecepatan sisi pipa  

𝐵𝑠𝑖 =  𝐵𝑠1 

A 
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Ya 

Tidak 
C 

D 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 

 

A 

Mencari Nilai Friction Factor 

𝑓 = ∅ (𝑅𝑒,  𝑒/𝑑𝑖) 

Menghitung Nilai ∆𝑃 di Sisi Tube 

∆𝑃𝑇𝑢𝑏𝑒 = 4 𝑓 
𝐿 𝑁𝑝

𝑑𝑖

𝜌𝑣2

2
 

𝑑𝑜 𝑙𝑜𝑜𝑝 𝑣𝑤𝑖 =  𝑣4 

 

𝑁𝑏 =
𝐿

𝐵𝑆
− 1 

Menghitung Friction Factor  
𝑓 = exp(0,576 − 0,19 ln 𝑅𝑒𝑠) 

B 
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D 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

B 

Menghitung ∆𝑃 di Sisi Shell 

dengan persamaan 2.26, 2.28 

dan 2.30 

 

𝑑𝑜 𝑙𝑜𝑜𝑝 𝐵𝑠 =  𝐵𝑠4 

 

OUTPUT: 

• Grafik reynold – hi, 

Pd tube 

• Grafik baffles spacing 

- ho, Pd shell 

Kesimpulan  

 

 

End 

Ya 

Tidak  
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BAB IV 
ANALISIS DAN PEMBAHAS 

4.1 Kajian Cooling Load System CCCW  

4.1.1 Cooling Load dari Lube Oil Cooler . 

Pada perancangan ulang desain OCCW system dan CCCW 

system menggunakan data-data operasi dari OCCW system dan 

CCCW system existing milik PLTU pada kondisi beban 70,1 %. 

Data-data tersebut dapat dilihat pada table 3.1, dan gambar 3.2, 3.3 

dan 3.4. Data tersebut berfungsi  untuk mendapatkan nilai  Cooling 

Load dan laju aliran massa dari CCCW system , H2 generator 

Cooler dan Lube Oil Cooler . 

Proses perhitungan Cooling Load Lube Oil Cooler dimulai 

dari proses pembuatan control volume. Gambar 4.1 merupakan 

control volume dari Lube Oil Cooler yang mana dijadikan acuan 

dalam menganalisis energy balance pada Lube Oil Cooler, dengan 

mengacu data desain didapatkan nilai Cooling Load dari Lube Oil 

Cooler. 

 

Gambar 4.1 Lube Oil Cooler control volume 

Q = ṁlube oil cooler 𝐶𝑝𝑜𝑖𝑙  ΔT 

Q =
2400

𝑙
𝑚𝑖𝑛

× 850
𝑘𝑔
𝑚3

60 𝑠 × 1000
𝑙

𝑚3

× 2027
𝑗

𝑘𝑔℃
 (65 − 45) 

Q = 1378360 W =1378,360 Kw 
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ṁ = laju aliran massa (kg/s) 

Cp = Kapasitas kalor Spesifik (J/kg°c) 

T = Temperatur (°C) 

Nilai kalor pada sisi shell di Lube Oil Cooler akan 

digunakan untuk mengetahui nilai laju aliran massa pada sisi pipa 

dengan menggunakan persamaan energi  

𝑄𝑖𝑛 = 𝑄𝑜𝑢𝑡 

ṁseawater 𝐶𝑝𝑠𝑒𝑎𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 ΔT = ṁlube oil cooler 𝐶𝑝𝑜𝑖𝑙  ΔT 

ṁseawater 𝐶𝑝𝑠𝑒𝑎𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 ΔT = 1378360 W 

ṁseawater =
1378360 W

4004 (40 − 31)
 

ṁseawater = 38,349 
𝑘𝑔

𝑠
= 137,698 

𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
 

Hasil perhitungan tersebut ditampilkan  dalam bentuk table 

untuk mempermudah menganalisis system OCCW  

Tabel 4.1 Energy Balance pada Lube Oil Cooler 

Lube Oil Lubricating 

PROPERTIES  PIPA( seawater)  SHELL (oil) 

mass flow rate 

TON/H 
137,70 122,4 

mass flow rate 

kg/s 
38,25 34 

Tin (°C) 31 65 

Tout (°C) 40 45 

Δt 9 20 

Cp J/kg k 4004 2027 

kalor (watt) 1378360 1378360 

kalor (kw) 100% 1378,36 1378,36 
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4.1.2 Cooling Load dari CCCW system 

 

Gambar 4.2 Control Volume dari Heat Exchanger A 

Gambar 4.2 merupakan control volume dari Heat 

Exchanger A yang berfungsi untuk mempermudah proses 

perhitungan cooling load . Nilai kalor pada sisi shell di Heat 

Exchanger A akan digunakan untuk mengetahui nilai laju aliran 

massa pada sisi pipa dengan menggunakan persamaan energi. 

Hasil perhitungan tersebut ditampilkan dalam bentuk table untuk 

mempermudah menganalisis system CCCW 

𝑄𝐶𝐶𝐶𝑊 𝐻𝑒 = ṁ𝐶𝐶𝐶𝑊 𝐻E 𝐶𝑝𝑑𝑒𝑚𝑖𝑛𝑒𝑟𝑎𝑙 𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 ΔT 

𝑄𝐶𝐶𝐶𝑊 𝐻𝑒 = 682
𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
×

1000 𝑘𝑔 

𝑡𝑜𝑛
×

ℎ𝑟

3600 𝑠

× 4115,5
𝑗

𝑘𝑔 °𝐶 
(39,63 − 37,19)°𝐶 

𝑄𝐶𝐶𝐶𝑊 𝐻𝑒 = 1902367,011 w = 1902,367 kw 

𝑄𝑖𝑛 = 𝑄𝑜𝑢𝑡 

ṁseawater 𝐶𝑝𝑠𝑒𝑎𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 ΔT
= ṁdemineral water 𝐶𝑝𝑑𝑒𝑚𝑖𝑛𝑒𝑟𝑎𝑙 𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 ΔT 

ṁseawater 𝐶𝑝𝑠𝑒𝑎𝑤𝑎𝑡𝑒𝑟 ΔT = 1902367,011 W 

ṁseawater =
1902367,011 W

4004,1 (34,160 − 30,63)
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ṁseawater = 134,59
𝑘𝑔

𝑠
= 484,5 

𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
  

Tabel 4.2 Energi Balance pada CCCW Heat Exchanger 

CCCW Heat Exchanger 

PROPERTIES PIPA (sea water) SHELL (demineral water) 

mass flow rate TON/H 484,5 682 

mass flow rate kg/s 134,6 189,4 

Tin (°C) 30,63 39,63 

Tout (°C) 34,16 37,19 

Δt 3,53 2,44 

Cp J/kg k 4004,1 4115,5 

kalor (watt) 1902367,01 1902367,01 

kalor (kw) 1902,37 1902,37 

 

4.1.3 Cooling Load dari H2 generator Cooler 

Terdapat 4 buah H2 generator Cooler yang berfungsi untuk 

mendinginkan sisi eksitasi dan sisi rotor.  
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Gambar 4.3 Control Volume dari 𝐻2𝑔𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑡𝑜𝑟 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟  

Laju aliran massa air laut  pada H2 generator cooler dapat 

diketahui dengan cara mengurangi laju aliran massa maksimal 

yang dapat disuuply oleh pompa dengan laju aliran air laut yang 

masuk ke dalam Lube oil cooler dan Heat exchanger A. 

ṁseawater 𝐻2𝑔𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑡𝑜𝑟 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙

= 750
𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
− 484,5

𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
− 137,7

𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟

= 184,3
𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
 

ṁseawater 𝐻2𝑔𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑡𝑜𝑟 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟 

= 46,1 
𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
(𝑒𝑎𝑐ℎ 𝐻2𝑔𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑡𝑜𝑟 𝑐𝑜𝑜𝑙𝑒𝑟)  

Dengan diketahui nilai laju aliran massa ,dapat diketahui 

nilai cooling load tiap H2 generator cooler. Nilai cooling dari tiap 

eksitasi dan tiap stator akan dijumlahkan sehingga didapatkan 
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cooling load total. Nilai cooling load dari tiap H2 generator cooler 

dapat dilihat melalui table berikut. 

Tabel 4.3 Energi Balance pada H2 generator cooler 

hydrogen generator  

PROPERTIES 
tubin 1 turbin 2 eksitasi 1 eksitasi 2 

PIPA 
(seawater)  

PIPA 
(seawater)  

PIPA 
(seawater)  

PIPA 
(seawater)  

mass flow 
rate kg/s 

8,87 8,87 8,87 8,8 

Tin (°C) 31 31 31 31 

Tout (°C) 48,9 65,1 42 46 

Δt 17,9 34,1 11 15 

kalor (watt) 635805,1 1213041,97 390688,9 532930,6 

kalor (kw) 635,80 1213,0 390,68 532,93 

total (kw ) 2772,46       

 

4.1.4 Cooling Load Total system  

Cooling Load yang akan ditanggung oleh heat exchanger 

yang akan didesain didapatkan dari total penjumlahan cooling load 

H2 generator cooler, CCCW Heat Exchanger dan Lube Oil Cooler. 

Tabel 4.4 Data Cooling Load 

CCCW Heat Exchanger (kw) 1902,37 

Lube Oil Cooler (kw) 1378,36 

H2 Generator Cooler (kw) 2772 

Total Heat Load (kw) 6051,77 
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Dapat ditentukan laju aliran massa demineral water yang 

melewati sisi shell dengan cara menjumlahkan laju aliran massa air 

laut yang melewati H2 generator cooler dan Lube Oil Cooler dan 

laju aliran massa demineral water yang melewati CCCW Heat 

Exchanger. 

ṁDemineral water = 38,249
𝑘𝑔

𝑠
+ 189,4

𝑘𝑔

𝑠
+ (4 × 8,873)

𝑘𝑔

𝑠

= 263,2 
𝑘𝑔

𝑠
= 947,5

𝑡𝑜𝑛

ℎ𝑟
 

4.1.5 Perancangan ulang system CCCW  

Perancangan ulang system CCCW dimana akan 

ditambahkan satu heat exchanger yang mampu melayani beban 

pendinginan OCCW, Lube Oil Cooler dan H2 generator Cooler 

sebesar 6051Kw, untuk mendiginkan komponen tersebut 

digunakan demineral water dengan kapasitas sebesar 947,5 ton/hr. 

laju aliran massa demineral water tersebut akan disuply oleh 

pompa centrifugal dengan kapasitas 1100 ton/hr yang mana 

diesuaikan dengan spesifikasi pompa yang terdapat di pasar. 

Demineral water akan di dinginkan oleh air laut dengan kapasitas 

1500 ton/hr yang mana akan di alirkan di sisi tube. 
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Gambar 4 4 Redesign OCCW dan CCCW system   

4.2 Perancangan Heat Exchanger C dengan menggunakan 

LMTD method  

 

Gambar 4 5 Control Volume Heat Exchanger C 

Tabel 4. 1 Propeties Heat exchanger C 

Properties Seawater 
demineral 

water 

Tin (°c) 41 32 

Tout (°c) 36,1 35,5 

mass flow rate (kg/s) 437,5 302,5 
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Gambar 4 6 ΔTlmtd Heat Exchanger C 

 

Proses percancangan heat exchanger C akan dimulai 

dengan menghitung nilai ΔTlmtd dengan data temperature yang 

terdapat pada table 4.5. Gambar 4.7 merupakan penjelasan 

peruabahan temperature terhadap berjalannya fluida pada suatu 

heat exchanger dari inlet menuju outlet  dari proses pendinginan 

dari sisi shell dan pemanasan pada sisi tube, dari gambar tersebut 

didapatkan nilai ΔT1 dan ΔT2. 

 
 Terdapat beberapa parameter yang perlu ditentukan 

dalam proses mendesain heat exchanger , parameter tersebut 

adalah  

• Tipe front cover shell dan rear cover 

Pada front cover akan ditentukan tipe “A”, penentuan ini 

berdasarkan heat exchanger yang akan dibuat memliki 

satu laluan dan memiliki kesamaan dengan front cover 

heat exchanger A dan B, sedangkan untuk tipe shell dipilih 

tipe “E”, tipe E sangat direkomendasikan oleh TEMA 

STANDARD untuk satu laluan . Rear Cover dipilih tipe 

L. penentuan AEL ini dapat dilihat pada gambar berikut  

32

35,5
36,1

41

31

33

35

37

39

41

43
°c T-X diagram 

ΔT1= 4,1

ΔT2= 5,5

∆𝑇𝑙𝑚𝑡𝑑 =  
(41 −  35,5) − (36,1 − 32)

𝑙𝑛
(41 −  35,5)
(36,1 − 32)

= 4,8 
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• Tube 

Tube akan didesain dengan bahan titanium ,Diameter luar 

tube ditentukan sebesar 1 inchi atau sebesar 25,4 mm 

dengan BWG 16, data pipa dan schedule dapat dilihat 

pada lampiran 

 Untuk jenis baffle akan ditentukan sigle segmental baffle 

dengan baffle cut sebesar 30%Ds, sedangkan untuk jarak baffle 

akan divariasikan dari 0,4-0,6 Ds dengan tujuan mengetahui jarak 

baffle optimal. 

• Tube Layout  

Tube layout akan dipilih 30° , pemilihan ini berdasarkan 

nilai koefisien konveksinya paling baik dibandingkan 

dengan nilai koefisien konveksi dihasilkan tube layout 

lainnya. 

 

Gambar 4 7 Tube layout 30° 

4.2.1 Proses penentuan jumlah tube  

Variasi kecepatan yang optimal berdasarkan Overal heat 

transfer dan pressure drop nantinya akan dipilih untuk dijadikan 

desain. Setelah dipilih akan di lakukan variasi baffle spacing untuk 

mengetahui jarak baffle yang paling optimal berdasarkan pressure 

drop dan overall heat transfer. Pada perhitungan akan ditunjukkan 

desain shell and tube dengan kecepatan masuk pipa 0,5 m/s  

𝑁𝑇 =  
4 �̇� (𝑁𝑃)

𝜋 𝜌 𝑑𝑖
2 𝑣𝑓𝑤

 

NT = jumlah tube 
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ṁ = jumlah aliran massa sisi tube (kg/s) 

Di = diameter dalam tube (cm) 

𝑁𝑇 =  
4 437,5

𝑘𝑔
𝑠

 1

3,14 1015
𝑘𝑔
𝑚3  × 0,02208 𝑚2  × 0,5

𝑚
𝑠

 

𝑁𝑇 =  2248,9 

Hasil dari perhitungan didapatkan sebanyak 2248,9 buah, 

jumlah yang tidak bulat tersebut dapat dibulatkan menjadi 2249 

buah. 

4.2.2 Proses penentuan diameter dalam shell  

 Diameter shell dapat ditentukan dengan menggunakan 

rumus berikut  

 

do = diameter dalam tube (m) 

PR = pitch tube ratio  

  CL merupakan tube layout contant yang mana memiliki 

nilai 0,87 untuk nilai tube layout sebesar 30º. CTP merupakan 

tube count constant yang mana memiliki nilai 0,93 untuk satu 

laluan shell . 

 
𝐼𝐷𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙 = 1,64 m 

𝐼𝐷𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙 = √
𝑑𝑜𝑡𝑢𝑏𝑒

2  𝑁𝑡 𝑃𝑅2 𝐶𝐿

0.785 𝐶𝑇𝑃
 

𝐼𝐷𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙 =
√0,0220982m × 2249 ×

0,03175
0,0254

2

 0,87

0.785 × 0,93
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 Diamater shell sebesar 1,64 m ditetapkan untuk semua 

variasi kecepatan , hal ini dikarenakan untuk mencegah terjadinya 

perubahan nilai koefisien konveksi sisi luar sehingga hanya 

diketahui nilai dari pengaruh perubahan kecepatan. 

4.2.3 Proses penentuan koefisien konveksi sisi dalam  

Proses penentuan koefisien konveksi sisi dalam dimulai 

dengan menentukan nilai Reynolds aliran sisi dalam ,utnuk 

menentukan nilai Rynold dapat digunakan persmaan berikut  

 

ρ  = Densitas seawater (kg/m³) 

Vfw = kecepatan dalam tube (m/s) 

𝜇𝑡𝑢𝑏𝑒= Viskositas absolut air laut 

𝑅𝑒𝑡𝑢𝑏𝑒 =  
1015

𝑚3

𝑘𝑔
 0,5

𝑚
𝑠

 0,022098 𝑚

0,000844
 

𝑅𝑒𝑡𝑢𝑏𝑒 =  13287,6 

Berdasarkan aliran Reynodl sebesar 29343,6 ditentukan untuk 

menggunakan persamaan Petukhov dalam menghitung Nu sisi 

dalam. 

 

Pr = prndt number sisi tube  

Dimana nilai f dapat diketahui dengan persamaan berikut ; 

 

𝑅𝑒𝑡𝑢𝑏𝑒 =  
𝜌 𝑣𝑓𝑤 𝑑𝑖,𝑡𝑢𝑏𝑒

𝜇𝑎𝑖𝑟 𝑙𝑎𝑢𝑡
 

𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 =
(𝑓 2⁄ )(𝑅𝑒) 𝑃𝑟

1 + 12,7(𝑓 2⁄ )1 2⁄ (𝑃𝑟
2 3⁄

− 1)
 

𝑓 = (1,58 𝑙𝑛𝑅𝑒 − 3,28)−2 
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𝑓 =  0,0073 

𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 =
(0,0061 2⁄ )(26575,2) 5,01

1 + 12,7(0,0061 2⁄ )1 2⁄ (5,012 3⁄
− 1)

 

𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 = 97,8 

Setelah diketahui nilai Nusselt number, dapat diketahui nilai 

koefisien konveksi sisi dalam dengan persamaan berikut : 

 

hi =  
97,8 ×  0,579

w
m²K

0,02208 m
 

hi = 2642,3 W/ m² K 

4.2.4 Proses penentuan koefisien konveksi sisi luar  

Proses penentuan koefisien konveksi sisi luar dimulai 

dengan menentukan nilai Shell side Velocity  

 

ṁshell = laju aliran massa shell (kg/s) 

As = Cross flow area (m²) 

Cross flow area merupakan fungsi dari baffle spacing clearance 

diameter shell dan pitch tube, untuk menentukan nilai dari 

crossflow area dapat ditentukan dari persamaan berikut : 

𝐴𝑠 =
𝐵𝐷𝑠𝐶

𝑃𝑡
 

𝑓 = (1,58 𝑙𝑛 26575,2 − 3,28)−2 

 

hi =  
𝑁𝑢𝑡𝑢𝑏𝑒 𝑘

𝑑𝑖,𝑡𝑢𝑏𝑒
 

𝐺𝑠 =
ṁ𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙

𝐴𝑠
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B = baffle spacing (m) 

Ds = diameter shell (m) 

C = clearance (m) 

Pt = Pitch tube (m) 

𝐴𝑠 =
0,8m × 1,6 m × (0,03175 − 0,0254)

0,03175
= 0,262 𝑚2 

 

 

Diameter equivalent juga dibutuhkan untuk menentukan 

nilai koefisien konveksi sisi shell, untuk menentukan diameter 

shell dengan triangular pitch dapat digunakan persamaan berikut : 

𝐷𝑒 =

4 |
𝑝𝑇

2√3
4 −

µ𝐷𝑂
2

8 |

µ
𝐷𝑂
2

 

𝐷𝑒 =

4 |
0,031752√3

4 −
3,14 × 0,0254²

8 |

3.14
0,0254

2

= 0,0183 

Apabila telah diketahui nilai shell side velocity dapat diketahui 

nilai koefisien konveksi sisi luar dengan persamaan kern :  

 

ℎ𝑜,𝑖 = [0,36 (
0,0183 × 1270

0,000661
)

0,55

(
4188 0,000661

0,619
)

1 3⁄

(
0,000661 

0,000657
)

0,14

]  (
0,619

0,0183
) 

ℎ𝑜,𝑖 = 6652,12
w

m²k
 

 

𝐺𝑠 =
302,5

𝑘𝑔
𝑠

0,2382 𝑚2
= 1150 

𝑘𝑔

𝑠2
 

ℎ𝑜,𝑖 = [0,36 (
𝐷𝑒 𝐺𝑠

𝜇
)

0,55

(
𝑐𝑝 𝜇

𝑘
)

1 3⁄

(
𝜇

𝑏
 

𝜇
𝑤

)

0,14

]  𝑘 𝐷𝑒⁄  
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4.2.5 Proses penentuan Overall Heat Transfer  

 Dengan dipilihnya bahan titanium dengan nilai k=21 , 

maka dapat diketahui nilai overall heat transfer dengan persamaan 

berikut  

 
 

U =
1

1
ℎ𝑖

+
Di × ln

𝐷𝑜
𝐷𝐼

2𝐾 +
𝐷𝑖

𝐷𝑜ℎ𝑂

=
1

1
2642,3 +

0,02208 × ln
0,0254

0,02208
2 × 21 +

0,0254
0,02208 × 6652,12

 

  

U = 1493,51
W

m2K
 

 

4.2.6 Penentuan luasan perpindahan panas 

Proses menghitung luasan perpindahan panas akan digunakan 

persamaan berikut  

𝐴 =  
𝑄

𝑈𝑎𝑠,∆𝑇𝑙𝑚𝑡𝑑  
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𝐴 =  
6051000𝑘𝑤

1685 ×  4,88 
= 851,2𝑚² 

Dengan mengetahui jumlah tube sebesar 933 , dapat diketahui 

panjang dari pipa dengan persamaan berikut  

𝐿 =  
𝐴

𝜋 𝑑𝑜𝑡𝑢𝑏𝑒
2  𝑁𝑇

 

𝐿 =  
735,7

𝜋 × 0,0254² 933
= 4,7452 meter  

4.2.7 Penentuan Pressure Drop sisi pipa  

 Pressure drop sisi tube dapat ditentukan dengan 

menggunakan persamaan kern  

∆𝑃𝑇𝑢𝑏𝑒 =  𝑓 
𝐿 𝑁𝑝

𝑑𝑖

𝜌𝑣2

2
 

 Dimana nilai f dapat ditentukan dengan menggunakan 

moody diagrams dengan mengasumsikan nilai e titanium sebesar 

0,00015. 

𝑒

𝑑
=

0,00015

0,022098
= 0,00678 

Dengan menggunakan nilai e/d 0,00678 dan Reynolds 13287 

didapatkan nilai f sebesar 0,009 

 

∆𝑃𝑇𝑢𝑏𝑒 =  0,009 
4,181

0,002208

1012 × 12

2
= 0,01 𝑏𝑎𝑟 

 

4.2.7 Penentuan Pressure Drop sisi shell  

 Dalam menentukan nilai pressure drop sisi shell, analisis 

terbagi menjadi 3 bagian utama yaitu sisi entrance,window dan 

cross sectional . terdapat beberapa parameter yang yang digunakan 

untuk menghitung nilai pressure drop :  

Rl = 0,45 

Rb = 0,6 
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B1= 0,372 
B2 = -0,123 

B4 = 7 

• Pressure drop cross sectional 

Untuk menentukan nilai dari presure drop yang 

melewati sisi cross sectional dapat ditentukan 

dengan menggunakan persamaan beriut : 

∆𝑃𝑏𝑖 = 4
𝑓𝑖𝐺𝑠

2

2𝜌𝑠
(

𝜇𝑤 

𝜇𝑠
)

0,14

= 4
0,105 × 1150,22

2 × 994
(

0,000657

0,000844
)

0,14

= 8413,53 𝑝𝑎𝑠𝑐𝑎𝑙 

∆𝑃𝑐 =  ∆𝑃𝑏𝑖(𝑁𝐵 − 1)𝑅𝑙𝑅𝑏 = 8413,53 (3 − 1)0,45 × 0,6 =
𝟒𝟓𝟒𝟑, 𝟑 𝒑𝒂𝒔𝒄𝒂𝒍  

• Pressure Drop sisi window 

Untuk menentukan nilai dari presure drop yang 

melewati sisi window dapat ditentukan dengan 

menggunakan persamaan beriut : 

 

∆𝑃𝑤𝑖 =  
𝑚𝑠

2 (2 + 0,6𝑁𝑐𝑤)

2 𝜌𝑠 𝐴𝑠 𝐴𝑤
 

=
302,52 × (2 + 0,6 × 12)

2 × 994 × 0,262 × 0,262
= 6122 𝑝𝑎𝑠𝑐𝑎𝑙 

∆𝑃𝑤 =  ∆𝑃𝑤𝑖𝑁𝑏𝑅𝐿 = 6122 × 3 × 0,45 

= 8265 𝑝𝑎𝑠𝑐𝑎𝑙 
• Pressure drop sisi entrance 

Untuk menentukan nilai dari presure drop yang 

melewati sisi entrance dapat ditentukan dengan 

menggunakan persamaan beriut : 

𝑁𝑐𝑤 =
𝐿𝑐0,8

𝑝𝑝
= 11,9 ≈ 12 

𝑁𝑐 =
𝑑𝑖(1 − 2

𝐿𝑐
𝐷𝑠

)

𝑝𝑝
=

0,022098 (1 − 2
0,41

1,644)

0,0274 𝑚
= 29,9 
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∆𝑷𝒄 = 2 ∆𝑃𝑏𝑖 
𝑁𝑐 +  𝑁𝑐𝑤

𝑁𝑐
 𝑅𝐵𝑅𝑠 

= 2 × 8413,53 ×
30 + 12

30
0,6 × 1 = 14147,68 𝑝𝑎𝑠𝑐𝑎𝑙 

𝑻𝒐𝒕𝒂𝒍 𝒑𝒓𝒆𝒔𝒔𝒖𝒓𝒆 𝒅𝒓𝒐𝒑 = ∆𝑷𝒄 + ∆𝑃𝑤 + ∆𝑃𝑐 = 0,27 𝑏𝑎𝑟  
 

4.2.8  Hasil perancangan berdasarkan variasi kecepatan  

Tabel 4. 2 Hasil perancangan dengan menggunakan 

ΔTlmtd 

Properties 

Variasi  1 2 3 4 

velocity 0,5 1 1,5 2 

Number of tube 2249 1124 750 562 

Diameter shell 1,6 1,6 1,6 1,6 

luas permukaan panas 851 612 522 475 

length of tube 4,7452 6,826 8,734 10,589 

U 1494 2077 2433 2678 

pd( shell ) 0,270 0,471 0,571 0,672 

pd( tube) 0,009 0,041 0,103 0,207 

 

 Proses perancangan Heat Exchanger C dengan 

variasi kecepatan 0,5m/s , 1m/s , 1,5 m/s dan 2 m/s 

didapatkan nilai yang dapat dilihat pada table 4.5 :Dari data 

tersebut di olah untuk dibentuk menjadi gambar Teknik 

yang dapat dilihat pada gambar berikut : 
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Gambar 4 8 Dimensi Heat exchanger dengan kecepatan dalam 

tube 0,5 m/s  

4.3  Perancangan dengan menggunakan software 

  Proses perancangan menggunakan software diawali 

dengan menentukan mode analisis dari software, pada tugas akhir 

kali ini akan ditentukan dengan menggunakan mode checking yang 

mana mode ini berfungsi untuk mengetahui apakah luasan yang 

dihitung dengan LMTD sudah sesuai dengan kebutuhan.Pemilihan 

mode checking dipilih pada toolbar start up , selain itu dipilih 

satuan SI pada toolbar. 

 

Gambar 4.9 start up 

 Proses selanjutnya adalah pemilihan dari geometri dari sisi 

Shell pada menu Exchanger geometri. Pada menu Exchanger 

Geometri akan dipilih TEMA tipe AEL , dengan diameter shell 

sebesar 1644 mm, selain itu perlu ditentukan fluida panas mengalir 

8300  Overall

980 830 700 3480 1440

830 810 3260

T1

S1S2 T2

A

     mechanical design package TASC Mechanical

     For accurate Setting Plan use full

  - This Setting Plan is approximate only

 Warnings

 All Measurements Are In mm

08-JUL-2018 15:28 AEL

 1644 -  4897

NPS Rating lb

T1 Inlet 24  150

T2 Outlet 20  150

S1 Shell In 22  150

S2 Shell Out 18  150

Design Shell Tube

Pressure barg 5.0 5.0

Temperature C  50  50

Passes  1  1

Weight   Bundle/Dry/Wet kg  7959  16219  33392

1
1

9
0

Inlet Channel

1
1

8
0

1
1

8
0

1
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0
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1
1
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0

Outlet Channel Orientation
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di sisi shell. Terdapat parameter lain yang perlu ditentukan pada 

Exchanger geometri yaitu shell orientation : horizontal  

 
 

Gambar 4.10 Exchanger Geometri  

Pada Material Properties ditentukan semua jenis material 

adalah carbon steel terkecuali material untuk pipa adalah titanium, 

penentuan titanium dikarenakan pipa akan dialiri oleh air laut yang 

bersifat korosif sehingga dibuttuhkan material yang tahan terhadap 

korosi 

 

Gambar 4 11 Material Properties   

 Pada menu Tube details dipilih plain tube dengan 

Panjang 4897,4 mm dengan diameter luar 25,4 mm dan thickness 

1,651 mm.  
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Gambar 4 12 Tube Details   

Proses Tranverse baffle akan menentukan jenis baffle yairu 

single segmental dengan baffle cut 30% dan baffle pitch sebesar 

800 mm. 

 

Gambar 4 13 Tranverse Baffle  

Jumlah tube disesuaikan dengan perancangan LMTD yaitu 

sebesar 2249 buah  
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Gambar 4 14 Bundle size 

Properties untuk sisi shell dan tube disesuaikan dengan nilai 

perancangan LMTD, properties dapat dilihat pada table 4.5  

 

Gambar 4 15 Process data 

Pada tahap phisycal properties merupakan tahap terakhir 

dalam proses percancangan , semua data yang di jadikan 

masukan ke softwarer berdasarkan refrensi  
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Gambar 4.16 Phisycal Properties seawater dan demineral water 

Hasil dari variasi kecepatan dengan menggunakan software 

dapat dilihat pada table berikut 

Tabel 4. 3 Hasil perancangan dengan menggunakan 

Software 

Geometri 

velocity 0,5 1 1,5 2 

luas permukaan panas 860 595,91 513,73 473 

Properties 

Pressure drop ( shell ) 0,250 0,472 0,529 0,637 

Pressure drop ( tube) 0,036 0,075 0,154 0,288 

4.4  Pembahasan hasil grafik  

4.4.1 Pembahasan grafik pengaruh perubahan 

kecepatan  
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Gambar 4.17 Grafik pengaruh perubahan kecepatan sisi dalam 

terhadap pressure drop pipe dan koefisien konveksi sisi dalam 

Gambar 4.17 menjelaskan tentang pengaruh peruabahan 

kecepatan dalam pipa terhadap Pressure drop dan koefisien 

konveksi sisi dalam. Pada saat kecepatan 0,5 m/s akan 

menghasilkan nilai koefisien konveksi sisi dalam sebesar 2642,3 

W/m²K dan akan terus meningkat hingga 8280,4 W/m²K saat 

kecepatan 2 m/s . peningkatan nilai koefisien konveksi sisi dalam 

terjadi secara linier dengan peningkatan velocity dikarenakan 

kecepatan berbanding lurus dengan Reynolds dan Nusselt number 

yang mana telah sesuai dengan persamaan 2.14 dan 2.15. 

Peningkatan kecepatan juga mempengaruhi nilai pressure 

drop. Pressure drop saat  kecepatan 0,5 m/s didapatkan nilai 

sebesar 0,01 bar dan akan meningkat secara eksponential hingga 

pada saat kecepatan 2m/s didapatkan nilai pressure drop sebesar 

0,278 bar. Fenomena Terjadinya peningkatan pressure drop secara 

kuadratik telah sesuai dengan persamaan 2.31. 

Pada grafik di atas dapat ditentukan kecepatan yang optimal 

dalam mendesain heat exchanger. Berdasarkan peningkatan 

pressure drop yang bersifat eksponential dan peningkatan overall 
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heat transfer yang bersifat linier ditentukan kecepatan 1m/s adalah 

kecepatan yang optimal. 

Tabel 4. 4 

Velocity 0,5 m/s 1 m/s 1,5 m/s 2  m/s 

hi/pd ( tube) 287182 112994 63183 39976 

 

Kecepatan 1 m/s dianggap optimal dikarenakan memiliki nilai 

perbandingan antara koefisien konveksi sisi dalam dengan 

pressure drop sisi dalam sebesar 112994. Nilai perbandingan 

tersebut lebih tinggi dibandingkan dengan hasil perbandingan 

antara koefisien konveksi sisi dalam dengan pressure drop sisi 

dalam untuk kecepatan 1,5 m/s dan 2 m/s. Kecepatan 0,5 m/s 

memiliki nilai perbandingan yang lebih tinggi dibandingkan pada 

kecepatan 1m/s namun pada kecepatan tersebut fouling  mudah 
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terjadi sehingga akan mengganggu reliability dari heat exchanger. 

 

Gambar 4.18 Grafik pengaruh perubahan kecepatan sisi dalam 

terhadap luasan perpindahan panas dan Overall heat transfer 

coefficient 

Gambar 4.18 menjelaskan tentang pengaruh peruabahan 

kecepatan dalam pipa terhadap luasan perpindahan panas dan 

overall heat transfer coefficient. Pada saat kecepatan 0,5 m/s akan 

menghasilkan nilai overall heat transfer sebesar 1493,51 W/m²K 

dan akan terus meningkat hingga 2678,37  W/m²K saat kecepatan 

2 m/s . peningkatan nilai Overall heat transfer terjadi dengan 

peningkatan velocity dikarenakan kecepatan berbanding lurus 

dengan Reynolds dan Nusselt number yang mana telah sesuai 

dengan persamaan 2.14 dan 2.15. 

 Peningkatan overall heat transfer coefficient 

mempengaruhi nilai luasan perpindahan panas. Seiring 

meningkatnya overall heat transfer coefficient akan mnyebabkan 

nilai luasan perpindahan panas menurun  . Penurunan  luasan 

perpindahan panas dimulai pada overall heat transfer coefficient 

1493,51 W/m²K mengakibatkan nilai luasan perpindahan panas 
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sebesar 851,2 m² da n saat overall heat transfer coefficient 2433,1 

W/m²K didapatkan nilai luasan perpindahan panas sebesar 474,6 

m². Fenomena Terjadinnya penurunan  luasan perpindahan panas 

telah sesuai dengan persamaan 2.19. 

 Peningkatan overall heat transfer akan mengakibatkan 

penurunan luasan perpindahan panas, hal ini akan menjadikan 

keuntungan dalam mendesain diakarenakan material dan biaya 

pembuatan akan semakin rendah. Manfaat lain yang didapat dari 

turunnya luasan adalah ruang yang dibutuhkan akan semakin kecil. 

Namun untuk meningkatkan overall heat transfers dibuthkan 

peningkatan kecepatan pada sisi tube yang mana berdampak 

pressure drop yang semakin besar .  

 

 

Gambar 4.19 Diagram batang perbandingan hasil luasan 

perpindahan panas antara software dengan perancangan teoritis 

 

 Gambar 4.19 menjelaskan tentang perbandingan luasan 

antara software dengan ΔLMTD. Nilai perbandingan luasan antara 

software dengan metode ΔLMTD didapat 1,01 pada variasi 1, 0.97 

pada variasi 2, 0.98 pada variasi 3 dan 0.99 pada variasi 4, dari data 
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tersebut didapat nilai error berkisar antara 1-3% . Error dibawah 

5% menunjukkan bahwa tingkat akurasi dari software sudah cukup 

baik dan dapat digunakan sebagai acuan dalam mendasain heat 

exchanger. 

 

Gambar 4 20 Diagram batang perbandingan hasil pressure drop 

antara software dengan perancangan teoritis. 

 
Gambar 4.20 menjelaskan tentang perbandingan pressure 

drop antara software dengan ΔLMTD. Nilai perbandingan 

pressure drop antara software dengan kern method didapat 4 pada 

variasi 1, 1,82 pada variasi 2, 1,4 pada variasi 3 dan 1,3 pada 

variasi 4, dari data tersebut didapat nilai error berkisar antara 1-3% 

. Nilai error yang besar mengindikasikan bahwa software tidak 

dapat memberikan hasil yang cukup akurat terhadap dengan kern 

method. 
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4.4.2 Pembahasan grafik pengaruh perubahan baffle 

spacing   

 

Gambar 4 21 Grafik pengaruh perubahan baffle spacing terhadap 

Pressure drop dan koeficien konveksi sisi luar 

Gambar 4.21 menjelaskan tentang pengaruh perubahan 

baffle spacing terhadap  pressure drop dan heat transfer coefficient 

sisi luar. Pada saat baffle spacing 800 mm akan didapatkan nilai 

heat transfer sebesar 6652 W/m²K dan akan menurun hingga 5481 

W/m²K saat baffle spacing 1100 mm . penurunan nilai heat 

transfer terjadi secara linier dengan peningkatan baffle spacing 

dikarenakan baffle spacing berbanding terbalik dengan Nusselt 

number yang mana telah sesuai dengan persamaan 2.10. 

 Peningkatan baffle spacing juga mempengaruhi nilai 

pressure drop. Pressure drop saat baffle spacing 800 mm 

didapatkan nilai sebesar 0,47 bar dan akan menurun secara 

eksponential hingga pada saat baffle spacing 1100 mm didapatkan 

nilai pressure drop sebesar 0,21 bar. Fenomena Terjadinnya 
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penurunan pressure drop secara kuadratik telah sesuai dengan 

persamaan 2.2. 

Baffle spacing  800 mm 900 mm 1000 mm 1100 mm 

ho/pd (shell) 14093 20641 20743 21082 
 

 Pada grafik di atas dapat ditentukan baffle spacing yang 

optimal dalam mendesain heat exchanger. Berdasarkan penurunan 

pressure drop yang bersifat eksponential dan penurunan heat 

transfer yang bersifat linier ditentukan kecepatan 900 mm adalah 

baffle spacing yang optimal. baffle spacing 900 mm dianggap 

optimal dikarenakan memiliki nilai perbandingan antara koefisien 

konveksi sisi luar dengan pressure drop sisi luar sebesar 20641. 

Nilai perbandingan tersebut lebih tinggi dibandingkan dengan 

hasil perbandingan antara koefisien konveksi sisi luar dengan 

pressure drop sisi luar untuk baffle spacing 800. baffle spacing 

1000 m/s dan 1100 m/s memiliki nilai perbandingan yang lebih 

tinggi dibandingkan pada baffle spacing 900 m/s namun pada 

baffle spacing  tersebut terjadi Vibrasi yang ckup tinggi sehingga 

akan mengganggu reliability dari heat exchanger.  
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Gambar 4 22 Grafik pengaruh perubahan baffle spacing terhadap 

luasan perpindahan panas dan overall heat transfer coefficient 

Gambar 4.22 menjelaskan tentang pengaruh peruabahan 

baffle spacing terhadap luasan perpindahan panas dan overall heat 

transfer coefficient. Pada saat baffle spacing 800 mm akan 

menghasilkan nilai overall heat transfer sebesar 2077,5 W/m²K 

dan akan terus menurun hingga 1947,6 W/m²K saat baffle spacing 

1100 mm . penurunan nilai Overall heat transfer terjadi dengan 

peningkatan baffle spacing dikarenakan baffle spacing berbanding 

terbalik dengan Reynolds yang mana telah sesuai dengan 

persamaan 2.13. 

Peningkatan overall heat transfer coefficient mempengaruhi 

nilai luasan perpindahan panas. Seiring meningkatnya overall heat 

transfer coefficient akan menyebabkan nilai luasan perpindahan 

panas menurun . Penurunan  luasan perpindahan panas dimulai 

pada overall heat transfer coefficient 1947,6 W/m²K 

mengakibatkan nilai luasan perpindahan panas sebesar 652,7 m² 

dan saat overall heat transfer coefficient 2077,51 W/m²K 

didapatkan nilai luasan perpindahan panas sebesar 474,6 m². 

2077,50

2030,42

1987,33

1947,60
611,9

626,1

639,7

652,7

605,0

610,0

615,0

620,0

625,0

630,0

635,0

640,0

645,0

650,0

655,0

1940,00

1960,00

1980,00

2000,00

2020,00

2040,00

2060,00

2080,00

2100,00

0,7 0,8 0,9 1 1,1 1,2

Lu
as

an
p

e
rp

in
d

ah
an

 p
an

as
 (

m
²)

O
ve

ra
ll 

H
e

at
 T

ra
n

sf
e

r 
(w

/m
²K

)

Baffle spacing (m)
overall heat transfer luasan perpindahan panas

A , U Vs Baffle Spacing



94 
 

 
 

Fenomena Terjadinnya penurunan  luasan perpindahan panas telah 

sesuai dengan persamaan 2.19. 

Pada grafik ini dapat diekathui bahwa peningkatan baffle 

spacing memberikan dampak yang tidak terlalu besar terhadap 

penurunan heat transfer. Namun peningkatan baffle spacing 

memberikan dampak berupa peningkatan luasan dari heat 

exchanger tersebut sehingga biaya pembuatan akan semakin 

tinggi. Oleh karena itu jarak baffle spacing harus dibuat seoptimal 

mungkin dengan nilai pressure drop yang kecil dan overall heat 

transfer yang optimal. 

 

 

Gambar 4 23 Diagram batang perbandingan hasil luasan 

perpindahan panas antara software dengan perancangan teoritis 

Gambar 4.23 menjelaskan tentang perbandingan luasan 

antara software dengan ΔLMTD. Nilai perbandingan luasan antara 

software dengan metode ΔLMTD didapat 1 pada variasi 1, 0.93 

pada variasi 2, 1,07 pada variasi 3 dan 1,083 pada variasi 4, dari 

data tersebut didapat nilai error berkisar antara 1-7% . Error 

dibawah 10% menunjukkan bahwa tingkat akurasi dari software 
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sudah cukup baik dan dapat digunakan sebagai acuan dalam 

mendasain heat exchanger. 

 

Gambar 4 24 Diagram batang perbandingan hasil luasan 

perpindahan panas antara software dengan perancangan teoritis. 

 

Gambar 4.24 menjelaskan tentang perbandingan pressure 

drop antara software dengan ΔLMTD. Nilai perbandingan pressure 

drop antara software dengan kern method didapat 0,972 pada 

variasi 1, 0,974 pada variasi 2, 0,975 pada variasi 3 dan 0,975 pada 

variasi 4, dari data tersebut didapat nilai error berkisar  1%. Nilai 

error yang besar mengindikasikan bahwa software dapat 

memberikan hasil yang cukup akurat terhadap dengan kern 

method. 

4.5 Analisis Biaya Investasi CCCW Heat Exchanger  

Dalam analisis biaya, akan dihitung secara sederhana  biaya 

investasi CCCW heat exchanger dan potensial lost dari tidak 

mengadakan CCCW heat exchanger. Pada kondisi aktual 

(existing), CCCW heat exchanger A tidak mampu melayani beban 
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pendinginan dari Lube Oil Cooler dan H2 Generator Cooler 

sehingga pembangkit tersebut tidak mampu berkerja dengan 100% 

load . analisis potensial lost dari kehilangan daya dianalisis dengan 

asumsi Load operasi sesuai dengan data pengukuran, PLTU 

bekerja 24 jam sehari selama satu bulan , dan harga TDL sebesar 

2500,00   

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑠𝑖𝑎𝑙 𝐿𝑜𝑠𝑡 = 157.103 × 24𝑗𝑎𝑚 × 30ℎ𝑎𝑟𝑖 × 2500
𝑅𝑝

𝐾𝑤ℎ
 

= 282.600.000.000  
𝑅𝑢𝑝𝑖𝑎ℎ 

𝑏𝑢𝑙𝑎𝑛
 

Dari perhitungan tersebut dapat diketahui bahwa PLTU akan 

mengalami kerugian sebesar 282.600.000.000 dalam kurun waktu 

satu bulan. Nilai total income dari PLTU apabila bekerja dengan 

full load. 

𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 𝐼𝑛𝑐𝑜𝑚𝑒 = 220.103 × 24𝑗𝑎𝑚 × 30ℎ𝑎𝑟𝑖 × 2500
𝑅𝑝

𝐾𝑤ℎ
 

𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 𝐼𝑛𝑐𝑜𝑚𝑒 = 396.000.000.000 
𝑅𝑢𝑝𝑖𝑎ℎ 

𝑏𝑢𝑙𝑎𝑛
 

Tabel 4. 5 biaya pengadaan barang  

Nama barang  Jumlah   Harga per satuan (Rp) 

Heat Exchanger 1 12.000.000.000 

Pompa 1 350.000.000 

Instrumentasi  - 10.000.000 

Potensial lost (2 hari)  12.840.000.000 

Total 25.200.000.000 

 

Berdasarkan analisis Potensial Lost dan biaya pengadaan 

barang, maka didapat break event point pada hari ke dua 

pemasangan heat exchanger tersebut. 
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BAB V 

KESIMPULAN 

 

1. Berdasarkan hasil simulasi dan perhitungan yang 

dilakukan didapatkan kesimpulan sebagai berikut : 

 

1. Cooling load CCCW heat exchanger 1907,37 Kw, H2 

Generator Cooler 2771,1 Kw dan Lube Oil Cooler 1378,36 

Kw, Beban pendinginan Total OCCW sebesar 6051,8 Kw 

2. Kenaikan kecepatan berpengaruh terhadap kenaikan 

pressure drop dan kenaikan overall heat transfer 

coefficient, sedangkan kenaikan baffle spacing 

berpengaruh terhadap turunnya pressure drop dan 

turunnya overall heat transfer coefficient.  

 

Tabel 5. 1 Pengaruh kenaikan kecepatan terhadap Heat exchanger 

 

Variasi  1 2 3 4 

Velocity (m/s) 0,5 1 1,5 2 

luas permukaan panas (m²) 851 612 522 475 

Hi (w/m²K) 2642 4657 6515 8280 

Ho (w/m²K) 6652 6652 6652 6652 

U (w/m²K) 1494 2077 2433 2678 

pd( shell ) Bar 0,270 0,471 0,571 0,672 

pd( tube) Bar 0,009 0,041 0,103 0,207 

 

Tabel 5. 2 Pengaruh kenaikan baffle spacing terhadap Heat 

exchanger 

Variasi  1 2 3 4 

Baffle spacing (mm) 800 900 1000 1100 

Velocity (m/s) 1 
 

1 1 1 
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luas permukaan panas 
(m²) 

612 
 

626 640 653 

ho (w/m²K) 6652 6192,3 5808 5481 

U (w/m²K) 2077 2030 1987,3 1947
, 

pd( shell ) Bar 0,47 0,32 0,26 0,24 

pd( tube)  Bar 0,04 0,041 0,041 0,04
2 

 

 

2. Dari kecepatan dan baffle spacing optimal didapatkan 

geometri heat exchanger dengan Panjang 6,984 meter , 

diameter shell sebesar 1,6 meter , dengan jumlah tube 

1124 dan baffle spacing sebesar 900 mm. dari geometri 

tersebut didaptkan overall heat ransfer coefficient sebesar 

2030 W/m²K dan luas perpindahan 626 m² dengan nilai 

pressure drop sisi pipa sebesar 0,041 bar dan pressure drop 

sisi shell sebesar 0,32 bar  

3. Perbandingan hasil desain antara software dengan ΔTlmtd 

dengan untuk luasan perpindahan panas memiliki range 

1,01 pada variasi 1,pada variasi 2:0,97, pada variasi 3:0,98 

, dan pada variasi 4 :0,99 . Perbandingan pressure drop sisi 

shell didapat range 1  pada variasi 1 , 0,93 pada variasi  2, 

1,07 pada variasi 3, 1,083 pada variasi 4. Berdasarkan 

hasil perbandingan tersebut dapat disimpulkan bahwa 

software ini cukup akurat untuk menghitung luasan 

perpindahan panas namun memiliki deviasi dalam 

menghitung pressure drop sisi shell dan pipa
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lampiran  1 TEMA  STANDARD  bare tube diameter and gages 
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lampiran  2 Titanium stnadard pipe and schedule 
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lampiran  3 Data properties titanium  

 



103 
 

 

lampiran  4 Data Properties demineral water 
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Lampiran 5 TEMA SHEET desain optimal 
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Lampiran 6 Setting plan desain optimal 
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Temperature C  50  50

Passes  1  1

Weight   Bundle/Dry/Wet kg  7697  17656  39652

1
1

9
0

Inlet Channel

1
1

8
0

1
1

8
0

1
5

6
0

Shell

1
1

8
0

Outlet Channel Orientation

Baffle

Views on arrow A



106 
 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

“halaman ini sengaja dikosongkan” 

  



107 
 

 

BIODATA PENULIS 

 

 
IKKI ADJI DHARMA merupakan nama lengkap 

dari penulis tugas akhir ini. Penulis yang 

lahir di Denpasar  pada 07 February ini 

merupakan anak Ke dua dari pasangan Bapak 

Sugiharto dan Ibu Indah Wahyu P. Penulis 

memulai pendidikan formal di TK Dharma 

wanita kemudian melanjutkan ke SDN 1 

Sedati Gede. Setelah lulus tahun 2007 

penulis melanjutkan ke SMP Negeri 1 Waru 

dan kemudian melanjutkan ke SMA 

Muhammadiyah 2 Sidoarjo pada tahun 2010. 

Setelah menyelesaikan studi tingkat menengah atas, penulis 

menempuh pendidikan di Jurusan D3 Teknik Mesin ITS pada 

Agustus 2013 dan lulus pada Agustus 2016. Setelah lulus dari 

bangku Diploma 3. Pada September 2016, penulis diberikan 

kesempatan untuk melanjutkan studi S1 dan diterima di Program 

Lintas Jalur S1 Teknik Mesin di Institut Teknologi Sepuluh 

Nopember Surabaya dengan NRP 2116105042. 

Selama menuntut ilmu S1, penulis mengikuti kegiatan 

perkuliahan layaknya mahasiswa normal lainnya. Karena 

ketertarikan terhadap Termodinamika dan perpindahan panas, 

penulis mendedikasikan tugas akhir pada bidang tersebut dengan 

topik penelitian yang diambil berupa ‘Thermal desain CCCW heat 

exchanger PLTU dengan variasi kecepatan sisi pipa dan baffle 

spacing menggunakna software dan analisi termodinamika -

perpindahan panas . 

 

 


