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Abstrak

Mesin turbin gas merupakan suatu alat penggerak mula
yang digunakan untuk menggerakkan equipment seperti
generator, kompresor, propeller dll dengan berbahan bakar gas.
Pada penelitian ini mesin turbin gas menggerakkan centrifugal
compressor yang berfungsi untuk mendukung proses produksi di
Mutiara Central Plant VICO Indonesia. Apabila mesin turbin gas
rusak, maka centrifugal compressor tidak dapat berfungsi dengan
baik dan mengganggu proses produksi sehingga diperlukan
analisa performa centrifugal compressor dan mesin turbin gas
agar dapat mempertahankan kelangsungan produksi gas di
Mutiara Central Plant.

Penelitian ini dilakukan dengan metode analisis
Termodinamika. Analisis dimulai dengan dengan menghitung
performa centrifugal compressor (driven equipment) lalu
menghitung performa mesin turbin gas (driver equipment) yang
menjadi kandidat pengganti dari mesin turbin gas yang rusak.
Parameter unjuk Kkerja turbin gas yang menjadi output penelitian
adalah thermal efficiency, power output, specific fuel consumption
dan heat rate.

Dari metode analisis Termodinamika ini dapat ditentukan
kandidat pengganti mesin turbin gas yang rusak, yaitu mesin
turbin gas C-5400. Mesin turbin gas C-5440 memiliki data
perhitungan thermal efficiency tertinggi sebesar 28.36%, power



output tertinggi sebesar 3134.88 kW, specific fuel consumption
terendah sebesar 0.297 kgf/kWh dan heat rate terendah sebesar
12695.88 kj/kWh. Dari perhitungan centrifugal compressor
didapatkan Hisenropis Sebesar  40069.54 ft.Ibf/lbm, efisiensi
centrifugal compressor sebesar 67.3% dan daya yang dibutuhkan
untuk menggerakkan centrifugal compressor adalah sebesar 3200
HP.

Kata kunci : performa, centrifugal compressor, turbin gas.
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Abstract

Gas Turbine Engine is a prime mover which used to drive
equipments such as generator, compressor, propeller, etc fueled
by gas. In this research, gas turbine engine drives centrifugal
compressor which serves to support the production process in
Mutiara Central Plant VICO Indonesia. If the gas turbine engine
is damaged, the centrifugal compressor can’t work properly and
interfere the production process so that the performance analysis
of centrifugal compressor and gas turbine engine is required in
order to maintain the continuity of gas production in Mutiara
Central Plant.

This research is conducted by the analysis method of
Thermodinamics. The analysis begins with calculate the
performance of centrifugal compressor (driven equipment) then
calculate the performance of gas turbine engine (driver
equipment) which become the substitute candidate of the
damaged gas turbine engine. Performance parameters of gas
turbine which turns into the research output are thermal
efficiency, power output, spesific fuel consumption and heat rate.

Based on analysis method of Thermodynamics, the
substitute candidate of the damaged gas turbine engine could be
determined, which is gas turbine engine C-5400. Gas turbine
engine C-5440 has calculation data for maximum thermal
efficiency of 28,36%, maximum power output of 3134,88 Kw,
minimum specific fuel consumption of 0.297 kgf/lkWh and



minimum heat rate of 12695.88 kj/kWh. Based on calculation of
centrifugal compressor, it obtained Hisentropis Of 40069.54ft.1bf/Ibm,
centrifugal compressor efficiency of 67.3% and the power
required to drive centrifugal compressor is 3200 HP.

Keywords : performance, centrifugal compressor, gas turbine.
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BAB |
PENDAHULUAN

1.1 Latar Belakang

Pulau Kalimantan sebagai pulau yang kaya akan sumber daya
alam (SDA) membutuhkan proses eksploitasi yang tepat agar
dapat dimanfaatkan dengan baik dan manfaatnya dapat dirasakan
olen berbagai pihak terutama untuk masyarakat Indonesia.
Sumber daya alam yang ada di Kalimantan antara lain minyak,
gas dan batu bara. Minyak dan gas adalah salah satu SDA yang
banyak dieksploitasi di Kalimantan, khususnya Kalimantan
Timur. Salah satu perusahaan yang mengelola sumber daya gas
adalah VICO Indonesia.

VICO Indonesia mengelola beberapa lapangan on-shore yaitu
di area Sanga-sanga PSC (Production Sharing Contract). Area
Sanga-sanga PSC dibagi menjadi tiga daerah Kerja, yaitu:
Northern Area (lapangan Badak dan Semberah), Central Area
(lapangan Nilam dan Lampake) dan Southern Area (lapangan
Mutiara, Beras dan Pamaguan). Gambar 1.1 menunjukkan area
Sanga-sanga PSC dan beberapa perusahaan yang mengelola
daerah-daerah tertentu secara on-shore maupun off-shore.

Dalam kebutuhan untuk memenuhi proses produksi gas pada
VICO Indonesia, Mutiara Central Plant menggunakan 2 unit Low
Pressure Compressor yang meng-kompresi gas dari 120-140
PSIG hingga 350 PSIG dengan total kapasitas 105 MMSCFD. 2
Unit compressor tersebut ditunjukkan oleh tabel 1.1.



Gambar 1.1 Area Sanga-sanga PSC (Production
Sharing Contract)

Tabel 1.1 Spesifikasi unit compressor yang digunakan pada
Mutiara Central Plant

Unit Tipe Compressor Kapasitas Tipe Mesin
Penggerak

C-2600 | Solar Turbine C-338 | 55 MMSCFD | Solar Turbine
Centaur 50

C-2700 | Solar Turbine C-306 | 50 MMSCFD | Solar Turbine

Centaur 40




Berdasarkan Long Term Prediction (LTP) VICO Indonesia
tahun 2015-2018 produksi gas Low Pressure di Mutiara Central
Plant adalah 35-50 MMSCFD sehingga Mutiara Central Plant
hanya mengoperasikan 1 unit LP Compressor. Saat ini unit C-
2600 berfungsi sebagai main unit yang beroperasi secara
berkelanjutan, sedangkan C-2700 berfungsi sebagai unit back-up.
Sisa usia pakai engine penggerak unit C-2600 hanya 9300 jam
(per 1 September 2015) sehingga tidak bisa dioperasikan secara
berkelanjutan hingga tahun 2018. VICO Indonesia berencana
untuk mengoperasikan C-2700 secara berkelanjutan bergantian
dengan unit C-2600 supaya kelangsungan produksi Low Pressure
Gas di Mutiara Central Plant bisa tetap terjamin hingga 2018.

Namun, Unit LP Compressor C-2700 memiliki permasalahan
pada centrifugal compressor dan mesin turbin gas. Centrifugal
compressor mengalami problem vibrasi dan keausan pada thrust
bearing sehingga unit ini di-overhaul pada bulan Maret 2015.
Sedangkan mesin gas turbine mengalami problem kebocoran
Labyrinth Seal sehingga Pressure Compressor Discharge (PCD)
menyebabkan kenaikan temperatur oli. VICO Indonesia beren-
cana mengganti mesin turbin gas dengan mesin turbin dari unit
compressor lain yang sudah tidak beroperasi. Kandidat mesin
pengganti adalah Solar Turbine Centaur 40 T4702 dari unit C-
2030C di Nilam Central Plant atau unit C-5440 di Nilam Satellite
4. Untuk memastikan operasional unit LP Compressor C-2700
secara optimum dan berkelanjutan, diperlukan analisis performa
centrifugal compressor setelah dilakukan general overhaul dan
analisis kandidat mesin turbin gas pengganti yang akan dipasang
di C-2700.

1.2 Rumusan Masalah

Dalam pengerjaan Tugas Akhir ini perumusan masalah yang
dibahas adalah prinsip kerja centrifugal compressor dan mesin
turbin gas. Setelah prinsip kerja centrifugal compressor dan
mesin turbin gas dimengerti dengan baik, dapat dianalisa
performa centrifugal compressor C-306 di unit LP Compressor



C-2700 dan mesin turbin di unit compressor C-2030C Nilam
Central dan C-5440 Nilam Satellite 4 sehingga dapat diketahui
faktor-faktor yang mempengaruhi performa kerja centrifugal
compressor dan mesin turbin gas.

1.3 Batasan Masalah

Batasan masalah dan asumsi yang ada dalam penelitian

ini, yaitu:

1. Analisis berdasarkan data operasi Low Pressure
Compressor Mutiara Central Plant.

2. Kondisi operasi adalah tunak (steady state).

3. Perubahan energi kinetik dan potensial diabaikan.

4. Perhitungan dilakukan dengan menggunaan analisis
termodinamika dan perpindahan panas.

5. Fluida kerja yang digunakan adalah gas.

1.4 Tujuan Penelitian

Berdasarkan latar belakang dan rumusan masalah diatas maka
tujuan penelitian ini adalah:

1.

2.

4.

Mempelajari prinsip kerja centrifugal compressor dan
mesin turbin gas.

Melakukan analisis performa centrifugal compressor C-
306 di unit LP Compressor C-2700 setelah dilakukan
general overhaul untuk memastikan kompresor masih
mampu mengkompresi Low Pressure Gas di Mutiara
Central Plant hingga tahun 2018.

Melakukan analisis performa mesin turbin gas di unit
compressor C-2030C Nilam Central dan C-5440 Nilam
Satellite 4 yang akan dipilih sebagai pengganti mesin
turbin gas di C-2700.

Mempelajari faktor-faktor yang mempengaruhi performa
kerja centrifugal compressor dan mesin turbin gas.

1.5 Manfaat Penelitian

Penelitian tugas akhir ini diharapkan dapat menambah

wawasan dan pengetahuan dari mahasiswa/i dan pembaca dalam
memahami karakteristik dan unjuk kerja turbin gas yang



digunakan di dunia industri. Pada penelitian ini, dititik beratkan
pada kasus turbin gas penggerak centrifugal compressor.

Secara umum, penelitian tugas akhir ini dapat digunakan
untuk referensi pihak industri dalam hal perawatan dan
pengkondisian turbin gas sesuai dengan kondisi lapangan yang
ada. Secara khusus, penelitian tugas akhir ini dilakukan untuk
memberi informasi kepada pihak yang berwenang di Mutiara
Central Plant. Penulis berharap tugas akhir ini dapat berguna
sebagai bahan pertimbangan mengenai unjuk kerja dari turbin gas
C-2030C Nilam Central dan C-5440 Nilam Satellite yang akan
menggantikan mesin gas turbin existing C-2700 agar produksi gas
tetap berjalan dengan lancar.
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BAB 11
TINJAUAN PUSTAKA

2.1 Proses Produksi

Dalam proses produksi di VICO Indonesia, diperlukan
berbagai macam alat untuk mengeksploitasi gas alam yang ada di
dalam tanah. Salah satu alat yang berhubungan langsung adalah
Centrifugal Compressor yang digerakkan oleh mesin Gas Turbin.
Centrifugal Compressor sendiri dapat diklasifikasikan menurut
tekanan gas yang dapat diproses, yaitu High Pressure (HP),
Medium Pressure (MP), Low Pressure (LP), Very Low Pressure
(VLP) dan Well Head Compressor (WHC). Tabel 2.1
menunjukkan klasifikasi tekanan pada Centrifugal Compressor

Tabel 2.1 Klasifikasi tekanan gas yang diproses oleh
Centrifugal Compressor

Macam Centrifugal Compressor Tekanan (PSI)
High Pressure (HP) 800-1800
Medium Pressure (MP) 330-800
Low Pressure (LP) 100-330
Very Low Pressure (VLP) 20-100
Well Head Compressor (WHC) 10-100

Setiap Centrifugal Compressor memiliki fungsi masing-
masing. Well Head Compressor (WHC) berfungsi sebagai
pemberi tekanan tambahan apabila dari sumur sumbernya, gas
sudah tidak mampu naik ke atas tanah dengan tekanan yang
dimilikinya. Sehingga gas yang bertekanan rendah masih dapat
digunakan sebagai hasil produksi yang akan selanjutnya diproses
lebih lanjut untuk dinaikkan tekanannya. Dari sumber atau sumur
yang baru saja dibuka untuk dieksploitasi, tekanan gas nya masih
cukup tinggi sehingga tidak membutuhkan bantuan Well Head
Compressor (WHC) agar gas dapat diangkat ke atas tanah.
Sehingga bisa saja tekanan gas dari sumur dapat langsung
menjadi inlet dari Centrifugal Compressor Medium Pressure

7




(MP). Lalu, alur dari proses penaikan tekanan ini apabila tekanan
gas melewati proses pada Well Head Compressor (WHC) adalah
output dari Well Head Compressor (WHC) akan menjadi input
VLP. Output VLP akan menjadi input LP. Output LP akan
menjadi input MP. Output MP sebagian besar akan dikirim ke
Perusahaan Badak LNG yang berlokasi di Bontang dan sebagian
kecilnya akan menjadi input HP. Output HP akan digunakan
untuk kebutuhan Plant VICO Indonesia.

Gambar 2.1 Skema Proses Produksi pada Plant VICO
Indonesia

Gambar 2.1 menunjukkan skema proses produksi pada
Plant VICO Indonesia dimulai dari sumur-sumur yang ada
kemudian diproses dengan separator untuk memisahkan fluida
produksi menjadi dua atau tiga fasa. Selanjutnya diproses oleh
scrubber untuk menghilangkan kandungan air yang masih ada
pada gas sebelum masuk ke dalam kompresor. Hal ini sangat
penting karena apabila gas yang masuk pada kompresor masih
mengandung air, maka akan merusak sudu-sudu kompresor yang
berputar pada kecepatan tinggi.



2.2 Gas Turbine Compressor set (Driver)

Mesin gas turbin merupakan alat penggerak mula
(prime-mover) yang digunakan untuk menggerakkan
equipment seperti generator, kompresor, propeller, dll
dengan berbahan bakar gas. Pada turbin gas, energi kinetik
diubah menjadi energi mekanik berupa putaran blade turbin
sehingga menghasilkan gaya atau energi. Energi yang
dihasilkan tersebut akan menggerakkan equipment yang
dibutuhkan, sehingga proses produksi akan berjalan sesuai
dengan siklus seperti gambar 2.1.

2.2.1 Siklus Brayton

Pada Gas Turbine Compressor set, tahapan yang terjadi
ada 4 tahap yang dinamakan siklus Brayton. Siklus Brayton
adalah siklus mendasar yang digunakan pada turbin gas.
Penjelasan siklus Brayton yaitu arah perpindahan energi utama
ditunjukkan oleh tanda panah pada gambar 2.2. Sesuai dengan
asumsi-asumsi di dalam analisis standar udara, naiknya nilai
temperatur yang akan dihasilkan oleh proses pembakaran
diperolen melalui perpindahan kalor menuju fluida kerja dari
sumber eksternal dan fluida kerja dianggap adalah udara yang
memiliki sifat gas ideal dengan menggunakan idealisasi standar
udara, udara akan dihisap dari lingkungan sekitar ke dalam
kompresor pada kondisi 1 dan nantinya dikembalikan lagi ke
lingkungan pada kondisi 4 dengan temperatur lebih tinggi dari
suhu lingkungan.

Setelah berinteraksi dengan lingkungan, setiap unit massa
udara yang dilepaskan akan kembali ke kondisi yang sama seperti
saat akan memasuki kompresor, dengan demikian udara yang
melewati turbin gas sedang mengalami siklus Termodinamika.
Representasi yang sederhana untuk tahap-tahap yang dilewati
oleh udara di dalam siklus dianggap bahwa udara buangan dari
turbin dikembalikan ke kondisi seperti pada saat memasuki
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kompresor dengan cara melewati sebuah alat penukar kalor yang
di dalamnya terjadi pembuangan kalor ke lingkungan sekitar.

Gambar 2.2 Siklus Brayton ideal

Terdapat empat proses utama yang terjadi pada siklus
turbin gas. Keempat proses tersebut adalah sebagai berikut:
1-2  Kompresi
Udara masuk ke kompresor aksial dan mengalami
kenaikan tekanan dan temperatur.
2-3  Pembakaran
Udara bertekanan keluar kompresor bercampur
denga bahan bakar di ruang bakar dan terjadi
pembakaran.
3-4  Ekspansi
Gas hasil pembakaran (Flue gas) memasuki turbin
aksial dan mengalami ekspansi.
4-1: Pembuangan gas panas
Flue gas yang keluar dari turbin aksial akan
dibuang ke udara atmosfer.



2.2.2 Siklus Aktual Turbin Gas

Kondisi aktual dari turbin gas berbeda dengan

kondisi ideal apabila efek dari ireversibilitas dan rugi-rugi
yang terjadi turut diperhitungkan. Beberapa pengaruh yang
harus dipertimbangkan adalah: (Pudjanarsa dan Nursuhud,

2008)
1.

2.

Terdapat efisiensi isentropik dari kompresor aksial
dan turbin aksial akibat adanya ireversibilitas.
Kerugian tekanan (pressure losses) selama
penambahan dan pembuangan panas menyebakan
garis tekanan konstan menurun.

Variabel laju aliran massa udara untuk cooling dalam
turbin gas tidak diperhitungkan

Pembakaran yang tidak sempurna di ruang bakar
menyebabkan kalor panas yang masuk ke dalam
sistem menjadi berkurang.

Turbin gas banyak mengalami penyimpangan

sehingga kondisi yang ditunjukkan oleh gambar 2.3 tidak
lagi dapat menjelaskan operasi yang ada dalam turbin gas.
Diagram fase yang menjelaskan tentang siklus turbin gas
aktual ditunjukkan pada gambar 2.4.

Gambar 2.3. Diagram fase Siklus Brayton Ideal

a) diagram T-s ;b) diagram p- v

11



12

Gambar 2.4. Diagram fase Siklus Aktual
a) diagram T-s; b) diagram p- v

2.2.3. Konstruksi Turbin Gas

Konstruksi turbin gas terbagi menjadi dua, yaitu single
shaft gas turbine (turbin gas poros tunggal) dan two-shaft gas
turbine (turbin gas poros ganda). Gambar 2.5 adalah gambar
tentang konstruksi yang dimiliki oleh turbin gas single shaft dan
two-shaft. Perbedaan antara keduanya terlihat dengan jelas pada
gambar tesebut.

Turbin gas poros tunggal adalah konstruksi di mana
kompresor aksial, turbin aksial, gearbox, dan driven equipment
berada pada satu sumbu poros yang sama. Turbin gas poros
tunggal digunakan untuk menggerakkan driven equipment yang
mempunyai kecepatan putar konstan, yaitu generator. Oleh sebab
itu, turbin gas poros tunggal lebih banyak digunakan untuk
pembangkit listrik. Pada turbin gas poros tunggal penggerak
generator, gearbox berfungsi untuk mereduksi kecepatan putar
turbin gas sehingga sama dengan kecepatan putar dari generator.

Turbin gas poros ganda adalah konstruksi di mana
kompresor aksial, turbin aksial, ruang bakar, gearbox dan driven
equipment tidak berada pada satu sumbu poros yang sama.
Perbedaan utamanya terletak pada konstruksi di sisi turbin aksial.
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Pada turbin gas poros ganda, turbin aksial terbagi menjadi dua,
yaitu gas producer turbine dan power turbine. Gas producer
turbine berada pada satu sumbu poros yang sama dengan
kompresor aksial dan ruang bakar. Power turbine berada pada
satu sumbu poros yang sama dengan gearbox dan driven
equipment. Konstruksi ini menyebabkan kecepatan putar dari gas
producer turbine akan berbeda dengan kecepatan putar dari
power turbine. Umumya, turbin gas jenis ini digunakan untuk
turbin gas penggerak kompresor gas.

a b

Gambar 2.5 a) Turbin Gas Poros Tunggal; b) Turbin Gas
Poros Ganda (Knodle, 1998)

Turbin gas poros ganda adalah konstruksi di mana
kompresor aksial, turbin aksial, ruang bakar, gearbox dan driven
equipment tidak berada pada satu sumbu poros yang sama.
Perbedaan utamanya terletak pada konstruksi di sisi turbin aksial.
Pada turbin gas poros ganda, turbin aksial terbagi menjadi dua,
yaitu gas producer turbine dan power turbine. Gas producer
turbine berada pada satu sumbu poros yang sama dengan
kompresor aksial dan ruang bakar. Power turbine berada pada
satu sumbu poros yang sama dengan gearbox dan driven
equipment. Konstruksi ini menyebabkan kecepatan putar dari gas
producer turbine akan berbeda dengan kecepatan putar dari
power turbine. Umumya, turbin gas jenis ini digunakan untuk
turbin gas penggerak kompresor gas.
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2.2.4 Turbin Gas Centaur 40-4702

Solar Turbine ©Inc adalah anak perusahaan dari The
Caterpillar Company yang bergerak di industri manufaktur
rotating machinery, khususnya turbin gas. Model turbin gas yang
diproduksi antara lain adalah Saturn®, Centaur®, Mercury™,
Taurus™, Mars®, dan Titan™. Setiap model tersebut memiliki
tipe masing-masing. Sebagai contoh adalah turbin gas dengan tipe
Centaur 40-4702. Turbin gas Centaur 40-4702 adalah turbin gas
poros ganda penggerak centrifugal compressor. Package Set dari
turbin gas Centaur 40-4702 ditunjukkan oleh gambar 2.6 di
bawabh ini.

Gambar 2.6 Package Set dari Turbin Gas Centaur 40-4702

2.2.5. Engine System

Engine system dari turbin gas Centaur 40-4702
mempunyai tiga komponen utama, yaitu kompresor aksial, ruang
bakar dan turbin aksial sebagai komponen utama dari turbin gas
Centaur 40-4702 yang ditunjukkan pada gambar 2.7.
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Gambar 2.7. Engine System Centaur 40-4702

Engine system terdiri dari lima bagian, air inlet section,
compressor section, combustor section, turbine section, dan
exhaust section. Penjelasan dari tiap-tiap section adalah sebagai
berikut:

1. Air Inlet Section

Udara atmosfer masuk melalui air inlet section terlebih
dahulu sebelum menuju kompresor aksial. Air inlet section
berfungsi untuk menyaring kotoran dan debu yang terbawa
dalam udara sebelum masuk ke kompresor. Hal ini diperlukan
untuk menjaga kualitas udara yang masuk ke kompresor
aksial. Udara dengan yang mengandung kontaminan akan
merusak komponen-komponen lainnya.

2. Compressor Section
Pada bagian ini, udara yang keluar dari air inlet section akan
dikompresi oleh kompresor aksial sehingga tekanan dan
temperaturnya meningkat.
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3.

Combustor Section

Pada bagian ini terjadi proses pembakaran antara bahan bakar
dengan fluida kerja udara bertekanan yang keluar dari
kompresor aksial. Udara bertekanan yang masuk ke ruang
bakar dibagi menjadi dua bagian, yaitu primary air, dan
secondary air. 25% dari udara bertekanan yang masuk ke
ruang bakar akan berperan sebagai primary air dan 75%
sisanya berperan sebagai secondary air. Fluida kerja keluar
dari ruang bakar disebut dengan flue gas.

Turbine Section

Pada bagian ini, flue gas akan diekspansikan oleh turbin
aksial. Di turbine section, tekanan flue gas akan menurun,
begitu juga dengan tempe-raturnya. Kerja yang dihasilkan
akibat proses ekspansi dari flue gas digunakan untuk memutar
centrifugal compressor.

Exhaust Section

Sebelum dibuang ke atmosfer, flue gas di sisi outlet turbin
aksial akan melewati exhaust section terlebih dahulu. Exhaust
section memiliki fungsi seperti sebuah difuser yang berguna
untuk menurunkan kecepatan dari flue gas. Temperatur flue
gas akan menurun ketika kecepatanya menurun. Oleh sebab
itu, diharapkan temperatur flue gas yang keluar dari exhaust
section akan sesuai dengan standar emisi lingkungan yang
telah ditetapkan.

2.2.6 Support System

Support system terdiri dari kumpulan sistem yang

menunjang kinerja dari turbin gas. Sistem-sistem tersebut antara
lain adalah start system, fuel system, air system, lube oil system,
dan control system. Penjelasan singkat dari support system yang
ada pada turbin gas Centaur 40-4702 adalah sebagai berikut:
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1. Start system
Start system berfungsi untuk melakukan start up sebelum
turbin gas bekerja. Starting system dari turbin gas Centaur 40-
4702 adalah motor listrik. Motor listrik bekerja hingga turbin
gas sudah mencapai self sustaining speed (kecepatan putar
saat turbin gas mampu bekerja sendiri tanpa bantuan motor
listrik).

2. Fuel system
Bahan bakar natural gas yang masuk ke injector di ruang
bakar harus sesuai dengan tekanan dan temperatur kerja di
ruang bakar. Fuel system terdiri dari komponen-komponen
seperti fuel gas supply dan fuel gas control untuk menjaga
agar properti dari natural gas yang berasal dari fuel tank
sesuai dengan standar operasi turbin gas.

3. Air system
Udara di sisi discharge kompresor tidak semuanya masuk ke
ruang bakar. Udara di sisi discharge dibagi dua. Sepertiga
dari total udara di discharge kompresor akan menuju ke
ruang bakar, dan sisanya akan menuju ke bearing sebagai
untuk sealing.

4. Lube oil system
Lube oil system berfungsi untuk melakukan pelumasan secara
terus menerus dan mengurangi friksi yang ada pada setiap
komponen sistem turbin gas, khususnya bearing dan gear.
Lube oil disirkulasikan dari lube oil tank dengan
menggunakan pompa.

5. Control system
Control system dalam turbin gas menggunakan PLC
(Programmable Logic Controller) dengan nama Turbotronic
Logic Controller.

2.3 ASME Performance Test Code 22 for Gas Turbine (1997)
ASME Performance Test Code (PTC) 22 adalah standar uji

yang digunakan dalam tes unjuk kerja turbin gas. Standar uji

performansi dari turbin gas dirangkum dalam ASME PTC
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(Performance Test Code) 22, 1997. ASME PTC 22 menetapkan
beberapa parameter unjuk kerja yang harus dilihat pada saat tes
unjuk kerja turbin gas dilakukan. Parameter-parameter tersebut
antara lain adalah:

1. thermal efficiency

2. power output

3. specific fuel consumption

4. heat rate.

2.4 Dasar Teori
2.4.1. Persamaan Laju Alir Massa

Suatu aliran fluida bermassa m, dengan kecepatan V, dan
densitas p, melintasi penampang dA dalam satu selang waktu A¢.
Jumlah massa aliran yang melintasi dA selama selang waktu Az
adalah, (Djojodihardjo,1994)

1= = pVdA 21
m = A pVaed 2.1
dimana:
m = massa fluida (kg)
i = laju alir massa fluida (kg/s)
At = selang waktu (s)
p = densitas fluida (kg/md)
dA = luas penampang (m?)
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2.4.2. Hukum Termodinamika |

Gambar 2.8. Analisa Kesetimbangan Energi pada VVolume
Atur (Dixon, 1978)

Gambar 2.8 menunjukkan jalannya suatu proses dalam
suatu volume atur. Analisa kesetimbangan energinya adalah,
(Dixon, 1978):

2

dEy  _ .. il o\ 2.2)
(E)CV =2 m, <hl + 7 + ZL>

/4 .
—zme(he+% +Ze)+Q -w

Sistem dianalisa pada keadaan tunak, maka (dE/dt).,= 0. Oleh
sebab itu, persamaan diatas menjadi,

Q —-W=m [(he —h;) + %(Ve2 —+g(z; — Ze)] ......... (2.3)

Apabila besarnya perubahan energi kinetik dan energi potensial
diabaikan, maka didapatkan:

Q_W:m(he_hi)
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dimana:
Q = lajukalor [kJ/s]
W =laju kerja [k/s]
laju aliran massa fluida (kg/s)
entalpi spesifik (k/kg.K)
= kecepatan fludia (m/s)
= ketinggian fluida (m)
ubscripts
= exhaust
= inlet

< >3

- o N

2.4.3. cp,cvdan v Gas Ideal
Kalor spesifik pada tekanan konstan, c,, dan kalor spefisik
pada tekanan konstan, c,, didefinisikan sebagai, (Saphiro, 2004)

Ah = ¢, AT
Au = ¢, AT
Untuk gas ideal, rasio kalor spesifik, vy, persamaannya adalah

(& (&

y=2__ ___% . (2.6)
v Cp— R R
Cp - M

dimana :
Ah = selisih entapi spesifik [kJ/kg]
Au = selisih energi dalam [kJ/kg]
AT = selisih temperatur [K]
Cp = kalor spesifik pada tekanan konstan [kJ/kg.K]
Cv = kalor spesifik pada volume konstan [kJ/kg.K]
y = specific heat ratio
R = konstanta gas universal [R = 8,315 kJ/Kmol.K]
M = berat molekul [kg/kmol]
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2.4.4. Proses Isentropik Gas Ideal

Proses Isentropik adalah proses di mana tidak terjadi
perubahan entropi spesifik dari dua keadaan (misal pada keadaan
1 ke 2) yang sedang berlangsung, 4so1.02 =0. Hubungan isentropik
antara temperatur-tekanan dari keadaan 1 ke 2 dijelaskan pada
gambar 2.9. Gambar 2.9 adalah diagram T-s mengenai proses
isentropik dari dua keadaan.

T

Yoz
02 Po2
T2
Loz
o1 pl'fl‘ F
7 Toy

5

Gambar 2.9. Proses Isentropik Gas ldeal (Saphiro, 2004)

Perumusan yang digunakan untuk mengetahui hubungan
T-s pada proses isentropik gas ideal adalah sebagai berikut.
(Saphiro, 2004)

Toz (Poz)y_l/y

......... 2.7
To1 Po1 @7)
dimana:
T = temperatur [K]
p = tekanan [bar]
y = specific heat ratio
Subcripts
01 = keadaan ke 1

02 = keadaan ke 2
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2.4.5. Proses Politropik Gas Ideal

Proses politropik adalah keadaan dimana suatu proses tidak
dapat diuraikan dengan menggunakan hubungan isentropik, 4s #
0. Proses ini juga dikenal sebagai hukum umum untuk ekspansi
dan kompresi gas, yang diberikan oleh persamaan (Saphiro, 2004)

pV"= konstan

dengan n adalah indeks politropik. Indeks politropik mempunyai
harga mulai dari nol hingga tak berhinga. Nilai n bergantung pada
bagaimana proses itu terjadi. Gambar mengenai variasi nilai n
untuk setiap proses termodinamika ditunjukkan oleh gambar 2.10.
Hubungan antara tekanan, volume, dan temperatur untuk
proses politropik dari keadaan 1 ke 2 adalah (Saphiro, 2004)

n
Poz2 _ (E) ......... (2.9a)
Po1 Vo2

Toa _ (@)("'1)/ "

Ty \poy/ e (2.9b)
Toz (V01)n_1
To1 Vo2

dimana:

v = volume [m?]

n = indeks politropik
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Proses Isobar -> p=C, n=0
Proses Isovolum -> v=C, n= ~
Proses Isotermal -> T=C, n=1
Proses Adiabatik ->n=1y

Gambar 2.10. Variasi nilai n untuk proses politropik,
(Djojodihardjo,1994)

2.5. Perhitungan Unjuk Kerja Turbin Gas

Pemodelan turbin gas yang dilakukan ada pada gambar
2.11 berikut ini. Perumusan unjuk kerja turbin gas pada sub bab
2.5 dianalisa secara termodinamika dengan mengganggap bahwa
turbin gas dimodelkan seperti pada gambar 2.11. Penomoran yang
ada pada gambar 2.11 memiliki arti sebagai berikut:

0: Kondisi Atmosfer

1: Sisi inlet kompresor aksial

2: Sisi discharge kompresor aksial

3: Sisi inlet turbin aksial 1% stage

4: Sisi inlet turbin aksial 2" stage

5: Sisi exhaust turbin aksial 2" stage
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Gambar 2.11. Siklus Turbin Gas Penggerak Centrifugal
Compressor

2.5.1. Pressure losses di Air Inlet

Pressure losses di air inlet section timbul akibat adanya
air filter. Oleh sebab itu, besarnya tekanan udara inlet kompresor
aksial, pi, tidak sama dengan tekanan udara atmosfer, po.
Besarnya p; adalah, (Savaramuttoo, 2014)

P1=Po~Bper (2.10)

dimana:
Apas = pressure losses di air filter [bar]
po = tekanan atmosfer [po=1.03125 bar]
p: = tekanan di sisi inlet kompresor aksial [bar]
2.5.2 Kompresor Aksial

Proses isentropik kompresor aksial small stages
ditunjukkan oleh gambar 2.12 di bawah ini:
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Gambar 2.12. Proses Kompresi Isentropik Kompresor Aksial
Small Stages (Dixon, 1978)

Persamaan gas ideal yang berada dalam kondisi isentropik,

dituliskan sebagai perbandingan temperatur dan tekanan seperti

berikut ini, (Savaranamuttoo, 1978)

Tas _ (@)“‘”” _ (&)W‘”” P2_ (2.11)
Ty b1 p1 b1
di mana ry; adalah rasio kompresi dari kompresor aksial. Secara
isentropik, efisiensi kompresor, 7., adalah

_ kerjaisentropik

_ xerjatsemtroptc . 2.12)
Tles kerja aktual

_ M/cs/ma _ hZS _hl _ TZS _Tl
VVC/ma h2 _hl TZ _Tl

Bila efisiensi isentropik dari kompresor aksial telah diketahui,
besarnya kenaikan temperatur di sisi  discharge kompresor
adalah:

1
T, — T, = - Ty[(re) ¥ DY —1] (2.13)
CcS
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Kondisi isentropik adalah kondisi ideal dari sebuah
proses. Aktualnya, proses di kompresor aksial dianalisa pada
kondisi politropik. Nilai #c untuk kondisi politropik diketahui
dengan persamaan 2.14

T, =Ty = Ty[(rpe) ™Y/ —1] .. (2.14)
dengan,
"_1=l(7’_1) ......... (2.15)
noone\ vy

sehingga, kerja aktual yang dihasilkan oleh kompresor aksial
adalah:

W,
— = -hy) 2.16
o= (o = h) (2.16)
= Cpa(TZ -T) = cpTy [(rpc)(n_l)/n - 1]
dimana.
Ye = kerja kompresor aksial per satuan massa udara [kJ/kg]
h = entalpi spesifik [kJ/kg]
T = temperatur [K]
Ca = kalor spesifik udara pada tekanan konstan [kJ/kg.K]
ree = rasio kompresi dari kompresor aksial
nes = efisiensi isentropik dari kompresor aksial [%]
n = indeks politropik
Subscripts
1 = sisi inlet kompresor aksial
2 = sisi discharge kompresor aksial

2.5.3 Mechanical Losses

Sistem turbin gas dilengkapi thrust bearing dan journal
bearing untuk menjaga agar sistem tetap dalam kondisi stabil dan
tidak timbul vibrasi. Efek dari pemasangan bearing tersebut
menimbukan rugi-rugi daya mekanis yang disebut mechanical
losses. Bila besarnya mechanical efficiency dinotasikan dengan
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nm, maka laju kerja kompresor aksial per satuan massa udara pada
persamaan (2.15) berubah menjadi, (Savaranamuttoo, 1978)

Wc(l—z) _ CpTl[(rpc)(n_l)/n - 1]

mg Nm

dengan #n adalah efisiensi mekanik dalam satuan %. Umumnya,
besarnya nm berkisar antara 95% hingga 99%.

2.5.4. Pressure losses di Ruang Bakar

Reaksi pembakaran yang tidak sempurna mengakibatkan
terjadinya pressure losses di sisi ruang bakar. Konsekuensi yang
ditiimbulkan adalah penurunan nilai tekanan di sisi inlet turbin
menjadi, (Savaranamuttoo, 1978)

Ps =Dz~ Apy (2.18)

dimana:
Apy
P2
Ps

pressure losses di ruang bakar [bar]
= tekanan di sisi discharge kompresor aksial [bar]
= tekanan di sisi inlet turbin aksial [bar]
2.5.5. Ruang Bakar

Proses pembakaran di ruang bakar berlangsung pada
tekanan konstan. Mengacu pada gambar 2.13 dibawah ini,
persamaan kesetimbangan energi pada ruang bakar adalah,
(Ibrahim dan Rahman, 2010)

Gambar 2.13. Kesetimbangan Energi di Ruang Bakar
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Ein=Eout ... (2.19a)

(haxcpa X Ta) + (1 X cpp X Ty ) + (11 X LHV)
= Th3 X Cpg X T3 ......... (219b)

bia 1au anran massa Tiue gas Keluar ruang bakar adalah
penjumlahan dari laju aliran massa udara dengan laju aliran massa
bahan bakar, maka nilai ms=rhs+1m,. Persamaan 2.19b menjadi,

(axcpa X Ta) + (1 X cpp X Ty ) + (11 X LHV)
= (y +my) X cpg XT3 ... (2.20)

dengan menyederhanakan persamaan 2.19, besarnya ratio of
mass flow rate, f, ditulis sebagai persamaan 2.21

my _(epg X T3) = (e xT2) 2.21)
My LHV — (cpg X Ts)

f=

Ruang bakar memiliki combustor efficiency, #,, dengan rumus
sebagai berikut:

_ feneoriticw (2.22)
=7
factual

Nilai f pada persamaan 2.20 merupakan fieoriticar. Apabila besarnya
nm telah diketahui, maka nilai dari fawa ditunjukkan pada per-
samaan 2.23

actual = ]M ......... (2.23)
b
dimana:
ra = laju aliran massa udara [Kga/s]
m: = laju aliran massa bahan bakar [kgs/s]
mg = laju aliran massa flue gas [kge/s]

LHV = Lower Heating Value [kJ/kg]
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Tz = temperatur di sisi inlet turbin [K]

f = ratio of mass flow rate [kgf / S]
kgal/s

no = combustor efficiency [%]

Cpy = kalor spesifik flue gas pada tekanan konstan [J/kg.K]

2.5.6. Turbin Aksial

Proses yang terjadi pada turbin aksial berkebalikan dengan
proses yang terjadi di turbin aksial. Proses yang terjadi pada
turbin aksial adalah proses ekpansi. Proses ekspansi isentropik
untuk turbin gas small stages ditunjukkan pada gambar 2.14 di
bawah ini:

Gambar 2.14. Proses Ekspansi Isentropik di Turbin Aksial
Small Stages (Dixon, 1978)

Persamaan untuk proses gas ideal yang berada dalam
kondisi isentropik, dituliskan sebagai perbandingan temperatur
dan tekanan ditunjukkan pada persamaan 2.24 (Savaranamuttoo,
1978)

E _ (%>(V—1)/V _ (p_4>(1’—1)/1’ p_4_ _ i (2.24)

T, > > , s T T
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dengan re adalah rasio ekspansi dari turbin aksial. Secara
isentropik, efisiensi turbin aksial, #:s, ditunjukkan pada persamaan
2.25.

kerja aktual

Mes = kerja isentropik ¢ (2.25)

_ Wt/mg _ h4_h3 _ T4_T3
Wts/mg h4s - h3 T4s - T3

Asumsi yang digunakan untuk turbin aksial sama seperti asumsi
pada kompresor aksial. Untuk kondisi politropik dengan nilai #:s
yang diketahui, persamaan 2.20 menjadi persamaan 2.26.

1\(-D/n
T3 —Ty=T, [(E) - 1] ......... (2.26)
dengan,
n—1 (y — 1)
=Mes\———
n Voo (2.27)

Kerja aktual yang dihasilkan oleh turbin aksial dapat dihitung
dengan persamaan 2.28

We _ (hs —h
Ty 8 7 L (2.28)

= Cpg (T3 - T4»)

= CpgT4[(1/ret)(n_1)/n - 1]

dimana:

% = laju kerja turbin aksial per satuan massa flue gas [kJ/kg]
g

h = entalpi spesifik [kJ/kg]

T = temperatur [K]

Cpy = kalor spesifik flue gas pada tekanan konstan [kJ/kg.K]
re« = rasio ekspansi dari turbin aksial



31

ms = rasio isentropik dari turbin aksial [%0]
n = indeks politropik

Subscripts

3 =sisi inlet turbin aksial

4 =sisi discharge turbin aksial

2.5.7. Parameter Unjuk Kerja Turbin Gas

Parameter hasil unjuk kerja turbin gas adalah adalah
thermal efficiency, specific fuel consumption, heat rate, dan
power output yang dihasilkan. Keempat parameter tersebut
digunakan untuk mengidentifikasi apakah terjadi penurunan
unjuk kerja turbin gas atau tidak. Berikut adalah penjelasan dari
masing-masing parameter-parameter beserta perumusan yang
digunakan.

Thermal Efficiency

Thermal Efficiency didefinisikan sebagai rasio dari energi
output yang dihasilkan dengan energi input selama siklus
berlangsung. Thermal efficiency berhubugan dengan kerja yang
dihasilkan oleh siklus. Besarnya Thermal Efficiency siklus turbin
gas, #m, ditulis pada persamaan 2.29 (Kurz, 2004)

Wnet
h=
Qin

Nt

dimana:

nn = thermal efficiency [%0]

W= kerja neto per satuan massa flue gas di turbin gas [kJ/kg]
Q;n, = kalor input per satuan massa flue gas [kJ/kg]

Power Output

Power Output yang dihasilkan oleh turbin gas adalah
besarnya daya yang dihasilkan oleh generator yang berasal dari
kerja neto turbin gas dikalikan dengan laju alir massa flue gas di
sisi exhaust. Karena terdapat efisiensi generator, 74 maka power
output turbin gas dirumuskan pada persamaan 2.30 (Kurz, 2004).
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Pour =1hs X Waer Xna (2.30)
dimana:
Pout = power output [KWe]
ms = laju alir massa gas buang [kJ/kg]
Whet = kerja neto turbin gas per laju alir massa [kJ/kg]
Ng = efisiensi generator (%)

Specific Fuel Consumption

Spesific fuel consumption, sfc, menunjukkan jumlah bahan
bakar yang dibutuhkan untuk dapat membangkitkan power output
tiap jam. Pada kerja neto turbin gas yang tetap, apabila specific
fuel consumption-nya meningkat, maka pemakaian bahan bakar
yang digunakan menjadi semakin meningkat juga. Specific fuel
consumption, sfc, dirumuskan pada persamaan 2.31 (Kurz, 2004).

_f 7
sfc= W~ Wo—w, (2.31)

m

dimana:
sfc = specific fuel consumption[kgi#/kW.h]

Whe= Kerja neto turbin gas per laju alir massa[kJ/kg]

. k
f = ratio to mass flow rate[ﬁ
a

Heat Rate
Heat rate menunjukkan jumlah energi yang diperlukan
untuk menghasilkan daya yang diinginkan. Nilai dari heat rate
bergantung terhadap nilai kalor yang dimiliki oleh bahan bakar.
Heat rate digunakan untuk mengidentifikasi terjadinya penurunan
unjuk kerja turbin gas karena adanya penurunan power output.
Perumusan yang digunakan untuk menghitung heat rate
dirumuskan pada persamaan 2.32 (Kurz, 2004).
g X LHV
HR = ———
Pout
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dimana:

HR = Heat Rate [kJ/KW h]

Post = Power output [kW]

mi = laju alir bahan bakar [kgs/h]
LHV = Lower Heating Value [kJ/kg]

2.6 Centrifugal Compressor (driven equipment)

Centrifugal Compressor biasanya digunakan pada mesin
turbin gas skala kecil dan kebanyakan digerakkan oleh rangkaian
turbin gas dan kompresor. Kompresor berfungsi sebagai
penghasil gas bertekanan tinggi yang selanjutnya akan digunakan
untuk proses selanjutnya. Gambar 2.15 menunjukkan hubungan
p-v dan T-s pada kompresor.

Gambar 2.15 Hubungan P-v dan T-s pada Kompresor

2.6.1 Head Isentropic
Head isentropic merupakan kerja yang dilakukan oleh

kompresor yang dinyatakan dalam 2=/ atau Nl;gm. Pada suatu

lbm
keadaan dengan kecepatan putar kompresor dan kapasitas, head
dihasilkan oleh Centrifugal Compressor sama dengan tanpa
melihat gas alam yang dimampatkan. Kenaikan tekanan
dihasilkan dari besaran head bervariasi dengan density dari gas.
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Perumusan Head Isentropic dapat dilihat pada rumus 2.33
dibawah ini.

k—1
1k 1.533ZgTy |(Pn\(F)
Hisen - [(k _ 1)] X SG X [(Fl) - 1“ ...... (233)
dimana :
ft—1bf

H;sen, = isentropic head, b

c
k= —p,rasio kalor spesifik

c17

Zayg = faktor kompresibilitas
T, = temperatur suction, °R

P, = tekanan suction, psia
P, = tekanan discharge, psia

Apabila Head Isentropic telah didapatkan, performa
kompresor dapat ditemukan dengan menggunakan grafik pada
gambar 2.16. Inlet Volume Flow merupakan kapasitas volume gas
yang dapat diproses melalui kompresor dan didapatkan dari data
operasi yang dihasilkan oleh kerja kompresor. Sehingga dari
grafik pada gambar 2.16, dapat ditemukan pula besaran putaran
poros serta efisiensi dari kompresor.
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Gambar 2.16 Grafik Typical Compressor Performance dari
Solar Turbine
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2.7 Sistem Pendinginan untuk Blade Turbine

Dalam sistem kerja turbin, diperlukan sistem pendinginan
agar blade turbine yang ada pada turbin tidak mengalami
perubahan stuktur mikro. Gambar 2.17 menunjukkan ilustrasi
pendinginan blade turbine.

Gambar 2.17 llustrasi pendinginan blade turbine

Untuk mengetahui besar pendinginan yang diperlukan
untuk menurunkan suhu pada blade turbine, perlu dihitung besar
panas pada blade turbine. Persamaan 2.34 menunjukkan rumus
untuk menghitung besar pendinginan blade turbine.

q=hAAT . (2.34)
dimana:
q = laju aliran panas (W) A = luas penampang (m?)
w
h = koefisien konveksi <_K> AT = Tiniet turbine — 700 (K)
m

Setelah besaran q didapatkan maka besaran pendinginan
yang dibutuhkan oleh blade turbine dapat ditentukan.



BAB IlII
METODOLOGI PENELITIAN

3.1 Umum

Metodologi merupakan kerangka dasar dari tahapan pe-
nyelesaian tugas akhir. Metodologi penulisan tugas akhir ini
mencakup semua kegiatan yang dilaksanakan untuk memecahkan
masalah atau melakukan proses analisa terhadap permasalahan
tugas akhir.

3.2 Sistematika Penelitian

Dalam melakukan penelitian dan analisa mengenai
Performa Centrifugal Compressor dan mesin turbin gas pada unit
Mutiara Central Plant VICO Indonesia terdapat beberapa tahapan
yang dilakukan, antara lain:

1. Studi Kasus

Permasalahan yang diangkat merupakan usaha untuk
mengetahui  performa centrifugal compressor (driven
equipment) dan mengganti mesin turbin gas (driver
equipment) pada unit Mutiara Central Plant VICO Indonesia
yang mengalami kerusakan. Sehingga dengan adanya 2
kandidat pengganti mesin turbin gas (driver equipment) pada
lapangan kerja lain milik VICO Indonesia harus dianalisa
performanya terlebih dahulu agar dapat menggantikan mesin
turbin gas (driver equipment) yang rusak. Setelah itu dihitung
juga performa centrifugal compressor (driven equipment) nya
setelah mesin turbin gas (driver equipment) dengan performa
yang terbaik dipasangkan.

2. Studi Literatur

Untuk memperdalam pemahaman mengenai perma-
salahan yang dibahas, dilakukan studi literatur yang berkaitan
dengan perhitungan performa dari mesin turbin gas dan
kompresor, serta studi literatur mengenai siklus yang terjadi
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pada proses produksi di VICO Indonesia. Studi literatur
diperoleh dari e-book, buku-buku, jurnal dan penelitian
terdahulu yang berkaitan dengan topik tugas akhir.

3. Pengolahan dan Analisa Data Hasil Perhitungan

Setelah studi kasus dan literatur selesai, dilakukan
pengambilan data hasil proses yang telah ada sebelumnya.
Data tersebut diolah secara kualitatif dan juga diolah dalam
bentuk grafik atau tabel sehingga dapat dianalisa secara
kuantitatif. Dari kedua parameter tersebut akan diketahui
performa yang dihasilkan oleh centrifugal compressor dan
mesin turbin gas yang dianalisa.

3.3 Flowchart Penelitian

( Mulai )

Identifikasi permasalahan

Studi literatur (literatur berupa buku, e-
book, jurnal dan penelitian terdahulu)

Pengumpulan data awal (Studi lapangan
mempelajari proses kerja Centrifugal Compressor
dan mesin turbin gas dan pengambilan data)
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O

Pengolahan Data

Analisa data

Kesimpulan dan saran

( Selesai )

Gambar 3.1 Flowchart Penelitian

3.4 Pengumpulan Data

Data yang dibutuhkan untuk menganalisa performa
centrifugal compressor dan mesin turbin gas diperoleh dari data
operasi Mutiara Central Plant VICO Indonesia. Data tersebut
berupa gambar dan spesifikasi centrifugal compressor dan mesin
turbin gas, skema proses produksi pada Plant VICO Indonesia,
serta pengambilan data saat centrifugal compressor dan mesin
turbin gas beroperasi.

3.4.1 Spesifikasi mesin turbin gas

Gambar 3.2 menunjukkan gambar mesin turbin gas
Centaur 40. Spesifikasi dari mesin turbin gas Centaur 40 Gas
Turbine by Solar Turbine adalah sebagai berikut:
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Axial Compressor

- 1l-stage

- Compression ratio
- Inlet airflow

- Max speed

Gas Producer Turbine
- 2-stage, Reaction
- Max speed

Power Turbine

- 1-stage, reaction

- Max speed

:10.3:1
: 18.7 kg/sec (41.3 Ib/sec)
: 15000 RPM

: 14965 RPM

: 15500 RPM

Gambar 3.2 Centaur 40 Gas Turbine by Solar Turbine

3.4.2 Spesifikasi Centrifugal Compressor
Spesifikasi dari centrifugal compressor C-306 adalah
sebagai berikut:

1.

Model

2. Assembly
3. Serial

4,
5

First critical speed
Max continous speed

: C-3066RGA-0538P
: C05D082-Al

: G790071

: 5500RPM

: 15500 RPM
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6. Max allow temperature 1 375°F

7. Max suction pressure : 1000 PSI

8. Max discharge pressure : 1440 PSI

9. Case test pressure : 2250 PSI

10. Normal capacity : 42.9 MMSCFD

11. Internal stagging :3D11D13C1 2C1
2C11C1

Gambar 3.3 Centrifugal Compressor C-306

3.5 Tahapan Perhitungan

Pada penelitian tugas akhir ini akan dibandingkan hasil
perhitungan performa mesin turbin gas kandidat 1 dan 2 yang
keduanya merupakan milik VICO Indonesia yang sudah tidak
terpakai lagi. Sehingga harapannya dapat dimanfaatkan sebagai
pengganti mesin turbin gas di Mutiara Central Plant. Perhitungan
yang dipakai berdasarkan ilmu Termodinamika yang kemudian
akan disajikan dalam bentuk grafik-grafik sehingga dapat diambil
keputusan yang paling baik. Pada proses perhitungan ini terbagi
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menjadi 2 tahapan, yaitu perhitungan performa mesin turbin gas
(driver equipment) dan perhitungan performa centrifugal
compressor (driven equipment).

3.5.1 Flowchart perhitungan performa mesin turbin gas

(driver equipment)
( Mulai )

LHV, cPa, Ya, Py, Vgs Ness Mess
C-5440: Ty, Py, APy, APy, Ts, Ts, Ps
C-2030: Ty, Py, APy, APy, T3, Ts, Ps

Menghitung tekanan inlet kompresor
P1 = Po — Apay

Menghitung pressure ratio

P
pc = 2/P

N
1

Menghitung proses politropik kompresor
n—-1 1 (y — 1)

n ‘_nc‘ Y




Menghitung temperatur sisi outlet kompresor
T, -T, = Tl[(rpc)(n_l)/n - 1]

Menghitung kerja per unit massa kompresor

W
. = Cpa(T, — T1)

a

Menghitung tekanan inlet turbin
p3 =Pz — Apy

Menghitung pressure ratio
P
Tpt = 3/P5

T, = 1167 K

43

Menghitung kerja per unit massa turbin
W,
e = Cpg(T3 —Ts)

3
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Menghitung kerja netto siklus
Wheet = Wy — We

Menghitung kalor input

in
= = y(T3— T
-2 Cpg( 3 2)

(&

T3: T3+5K

Menghitung thermal efficiency

Wnet

v

Menghitung power output
Pour = Mg X Wyer X Ng

\’

Menghitung sfc

f
sfc =
Wnet

Menghitung heat rate
Qin

net

HR =
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[nth’ SfC] T3=1167-1182K

[Poue, HR]

T3=1167-1182]

- Grafik variasi TRIT terhadap
thermal efficiency

- Grafik variasi TRIT terhadap
power output

- Grafik variasi TRIT terhadap sfc

- Grafik variasi TRIT terhadap
heat rate

( Selesai )

Gambar 3.4 Flowchart Perhitungan mesin turbin gas (driver
equipment)
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3.5.2 Flowchart Perhitungan Centrifugal Compressor (driven

equipment)
< Mulai >

A4

Psuction

Pdischarge

Tsuction

Specific Gravity
Zavg

Inlet Volume Flow
k

A\
= Psuction(PSIG) + 14.7
= Pgyction(PSIA)

P, suction

Pdischarge = Pdischarge(PSIG) +14.7
= Pdischarge (PSIA)

\ 4
Tsuction = Tsuction (°F) + 459.67

= Tsuction °F)

Tdischarge = Tdischarge (OF) + 459.67

= Tdischarge(oF)
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, , Pdischarge
Compression Ratio = ———
Psuction
k-1
(Pdischarge>( k ) 1
Psuction

k-1
53,3 Zayg T (PZ)(T)
x —

k
isen = [(k - 1)] *TTs6 P,

H

ncompressor

( Selesai )

Gambar 3.5 Flowchart Perhitungan Centrifugal Compressor
(driven equipment)
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(Halaman ini sengaja dikosongkan)



BAB IV
ANALISA DAN PEMBAHASAN

Bab IV berisi tentang pembahasan dan cara perhitungan
untuk mendapatkan unjuk kerja (thermal efficiency, power output,
specific fuel consumption dan heat rate) C-5440 dan C-2030.
Analisa termodinamika unjuk kerja C-5440 dan C-2030
digambarkan pada grafik termodinamika T-s diagram. Analisa
grafik keempat parameter unjuk Kkerja turbin gas terhadap variasi
temperature inlet turbine menjadi bahasan terakhir pada bab IV
ini. Semua pembahasan yang dilakukan mengacu pada perumusan
masalah sehingga dapat menjawab tujuan dari tugas akhir ini.

4.1. Contoh Perhitungan Unjuk Kerja Turbin Gas
4.1.1. Pemodelan C-5440

Turbin gas C-5440 dimodelkan menjadi sebuah sistem
Brayton sederhana terlebih dahulu untuk mempermudah analisa.
Berikut ini adalah skema sistem kerja dari mesin turbin gas C-

Axial Axial Centrifugal
Turbine Turbine Compressor
T \\\\\\ Gearbox =
4 ﬁ

Gambar 4.1. Skema sistem kerja mesin turbin gas C-5440

Axial
Compressor

Contoh perhitungan unjuk kerja turbin gas yang dibahas
pada sub bab ini adalah perhitungan mesin turbin gas C-5440.
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Perhitungan C-2030 tidak dibahas dalam sub bab ini karena
perhitungannya sama seperti C-5440.

4.1.2. Perhitungan Pada Kompresor aksial
4.1.2.1. Tekanan Inlet Kompresor Aksial

Air filter assembly adalah laluan masuk udara sebelum
menuju kompresor. Air filter digunakan sebagai penyaring udara
masuk. Hal ini bertujuan untuk menghindari adanya kontaminasi
udara yang akan merusak komponen mesin. Gambar 4.2 adalah
gambar air filter turbin gas untuk Centaur 40-4702.

Gambar 4.2. Air Inlet Turbin Gas (Systran, 1998)
Pemasangan air filter dapat menimbulkan Kkerugian tekanan
(pressure losses) sebesar Apa. Nilai tekanan inlet kompresor
aksial dapat diketahui dengan mensubtitusikan data yang terdapat
pada gambar 4.1. Perumusannya adalah sebagai berikut,

P1 = Po — Bpar
p1 = 1,013529 bar — 0,11 bar
p1 = 0,903529 bar

Berdasarkan perhitungan di atas, diperoleh tekanan inlet kom-
presor aksial akibat adanya pressure losses air filter sebesar
0,903529 bar.
4.1.2.2. Compression Ratio

Compression ratio adalah perbandingan tekanan udara
inlet kompresor dengan tekanan udara discharge. Compression
ratio menunjukan kemampuan dari kompresor untuk menaikkan
tekanan fluida kerja. Nilai dari compressor ratio (rp;) C-5440
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dapat diketahui dengan meng-gunakan persamaan 2.11 di bawah
ini:

Toc = Pz/pl

.. = 8983593 bar

pc 0.903529 bar
Tye = 9.94278

Berdasarkan perhitungan di atas, didapatkan compression ratio
(rpc) dari C-5440 adalah 9.94278.

4.1.2.3. Temperatur Disharge Kompresor Aksial

Temperatur discharge kompresor aksial dapat dihitung
dari besarnya kenaikan tem-peratur di kompresor aksial. Proses
yang terjadi pada kompresor berjalan secara politropik. Nilai n-
1/n menunjukkan proses politropik harus dihitung terlebih dahulu
sebeum menghitung kenaikan temperatur yang terjadi.

Penentuan nilai kalor spesifik udara pada tekanan konstan
(cpa) dan rasio spesifik (ya) diperlukan untuk menghitung besarnya
n-1/n. Nilai dari kalor spesifik gas ideal disajikan pada tabel
apendik A.1. Nilai cya dan ya untuk temperatur 306.54 K adalah:

Cpa = 1.055 kJ/kg.K dan  7.=1.38

Kompresor aksial dari C-5440 mempunyai efisiensi
isentropik (nes) sebesar 85.2%. Dengan menggunakan persamaan
2.15, besarnya n-1/n adalah:

Sy

n Mes NV
n-1_ 1 (1.38—1)
n  0.852\ 1.38

n—1
=0.323195

Perhitungan untuk mencari kenaikan temperatur dapat
dilakukan ketika nilai dari n-1/n telah diketahui. Dengan
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menggunakan data yang terdapat pada gambar 4.1, dan persamaan
2.13, maka:

T, -T,=T, [(Tpc)(n_l)/n - 1]
T, —T; = 306.5389 K [(9,94278)%32 — 1]
T, — T, = 337.4455 K

Berdasarkan perhitungan di atas, besarnya temperatur discharge
kompresor aksial (T,) dapat diketahui:

T, =T+ (T, - Ty)
T, = 306.5389 K + 337.4455 K
T, = 6439844 K

4.1.2.4. Kerja Kompresor Aksial

Kompresor merupakan mesin konversi energi yang
membutuhkan kerja. Kerja per satuan massa udara yang
dibutuhkan oleh kompresor aksial dapat dihitung dengan
menggunakan persamaan 2.16 sebagai berikut:

We _ (T, —Ty)
0 = Cpa U2 1

a

W,

—<=1.055k]/kg. K (337.4455)K
a
c

w = 356.005 kJ /k
—— = 356. J/kg

a

Kompresor aksial dikopel dengan sebuah gearbox agar
dapat mentransmisikan daya. Terdapat rugi-rugi energi akibat
pemasangan gearbox tersebut. Kerugian yang disebabkan oleh
adanya transmisi gearbox disebut dengan mechanical losses.
Kerja kompresor menjadi lebih kecil akibat adanya kerugian ini.
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Kerja per satuan massa udara akibat adanya mechanical losses di
sisi gearbox menurut persamaan 2.17 adalah:

W, 1
Ez Cpa (TZ_Tl)X _m

We _ 356.005k] /kg X .
Ii.la_ " ]/ g 0’99
c

Y
—< = 359.601 k) /kg

a

Berdasarkan perhitungan persamaan 2.17, kerja per
satuan massa udara dari kompresor aksial untuk sistem turbin gas
C-5440 adalah 359.601 kJ/kg.

Gambar 4.3. Gearbox C-5440 dan C-2030

4.1.3. Perhitungan di Sisi Ruang Bakar
4.1.3.1. Ratio to Mass Flow Rate

Ratio to mass flow rate adalah perbandingan dari laju
aliran massa bahan bakar dengan laju aliran massa udara di ruang
bakar yang digunakan untuk proses pembakaran. Ratio to mass
flow rate berguna untuk menghitung specific fuel consumption.
Berikut ini adalah persamaan 2.21 yang digunakan untuk mencari
ratio to mass flow rate.



54

my _ (cpg X T3) = (cpg X T3)
M, LHV — (cpg X Ts)

f=

Karena perhitungan untuk mendapat nilai kalor spesifik flue
gas (Cpg) rumit, maka dilakukan estimasi untuk mendapatkan
Cpg. Berdasarkan literatur yang ada, diasumsikan bahwa
besarnya cpg adalah,
Cpg = 1,147 kJ/kg.K (Savaranamuutto, 1978)

Dengan memasukkan data yang ada pada gambar 4.1,
besarnya ratio to mass flow rate dari mesin turbin gas C-
5440 adalah:

my _ (cpg X Ts) = (cpg X T2)

=, T T LAV (% T3)
(1147 kJ /kg.K x 1167 K) — (1.147 kJ /kg. K x 643.9844 K )
- 43,260.82 kJ /kg — (1.147 kj/kg. K x 1167 K)
— kgfuel

£ = 0.01431 Kgur

4.1.3.2 . Pressure Losses Ruang Bakar
Proses pembakaran turbin gas berlangsung pada tekanan

konstan ketika siklus berjalan secara ideal. Namun kenyataannya,
kondisi ini sangat sulit untuk dicapai. Hal ini disebabkan karena
adanya pressure losses yang terjadi selama pembakaran
berlangsung. Tekanan inlet turbin aksial tidak sama dengan
tekanan outlet ruang bakar. Di bawah ini adalah perhitungan
untuk mencari tekanan inlet turbin aksial berdasarkan persamaan
2.18:

pP3=p2— App

p3 = 8.983593 bar — 0.03 bar
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p3; = 8.953593 bar

Berdasarkan perhitungan di atas, besarnya tekanan inlet turbin
aksial akibat adanya pressure losses di ruang bakar adalah
8.953593 bar.

4.1.4. Perhitungan Turbin Aksial
4.1.4.1. Expantion Ratio Turbin Aksial

Turbin aksial mempunyai expantion ratio yang
menyatakan perbandingan tekanan inlet dan outlet turbin aksial.
Hal tersebut berkebalikan dengan compression ratio yang ada
pada kompresor aksial, Dengan menggunakan persamaan 2.11,
besarnya expantion ratio turbin aksial adalah:

_ P3/
r. . = 8. 953593 bar/
pc — .013529 bar
= 8.834074

Berdasarkan perhitungan persamaan 2.11, expantion ratio di sisi
turbin aksial adalah 8.834074.
4.1.4.2. Kerja Turbin Aksial

Turbin aksial merupakan mesin konversi energi yang
menghasilkan kerja. Kerja per satuan massa flue gas yang
dihasilkan oleh turbin aksial dapat dihitung dengan menggunakan

rumus persamaan 2.28 sebagai berikut:

Ve — g (T = T5)
thy = Cpg Uz — 15
Wt
— =1.147 kJ/kg.K (1167 — 715.9277778)K

My
Wt
— =517.3798 kJ /kg

My

Dari perhitungan persamaan 2.28, didapatkan bahwa besarnya
kerja per satuan massa flue gas dari turbin aksial untuk sistem
turbin gas C-5440 adalah 517.3798 kJ/kg.
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4.1.5. Parameter Unjuk Kerja Turbin Gas

Parameter yang digunakan untuk melihat unjuk kerja dari
suatu turbin gas berdasarkan ASME PTC 22, 1997 adalah sebagai
berikut:

1. Thermal Efficiency

2. Power Output

3. Specific Fuel Consumption

4. Heat Rate
Keempat parameter di atas harus dihitung terlebih dahulu apabila
ingin mengetahui unjuk kerja dari mesin turbin gas C-5440 dan
C-2030.
4.1.5.1. Thermal Efficiency (nm)

Thermal efficiency menunjukkan rasio dari energi output
yang dihasilkan dengan energi input yang dibutuhkan turbin
gas.Perbandingan kedua nilai tersebut dinyatakan dalam bentuk
persentase. Apabila nilai thermal efficiency dari suatu turbin gas
semakin tinggi, maka kerugian-kerugian yang ada selama sistem
beroperasi akan semakin kecil. Hal ini disebabkan karena turbin
gas menghasilkan energi output yang hampir sama besarnya
dengan energi input yang dibutuhkan.

Besarnya thermal efficiency dari turbin gas dinyatakan
dalam perbandingan antara energi input dan energi output seperti
yang ditunjukkan pada persamaan 2.29. Dengan menggunakan
persamaan tersebut, perhitungan thermal efficiency adalah:

Wnet

Mep = 7 X 100 %
input

157.7788468
Ttn = 55662 < 100%
N, = 2694016481 %

Berdasarkan perhitungan persamaan 2.29, diperoleh thermal
efficiency mesin turbin gas C-5440 adalah sebesar 26.94%.
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4.1.5.2. Power Output (P)

Power output adalah daya yang dihasilkan oleh turbin gas
selama beroperasi. Power output menunjukkan kemampuan
turbin gas dalam menghasilkan daya yang digunakan untuk
menggerakkan centrifugal compressor. Besarnya power output
yang dihasilkan oleh turbin gas dinyatakan dalam kW. Semakin
besar power output yang dihasilkan, unjuk kerja sistem turbin gas
akan semakin baik.

Turbin gas dikopel dengan sebuah generator agar dapat
menghasilkan daya. Gambar 4.4 adalah gambar mengenai
generator yang digunakan oleh C-5440 dan C-2030.

Gambar 4.4. Generator C-5440 dan C-2030
Generator C-5440 dan C-2030 memiliki efisiensi generator (ng)
sebesar 96%. Power output yang dihasilkan oleh C-5440 dapat
dihitung melalui persamaan 2.30. perhitungan persamaan 2.30
akibat pengaruh dari efisiensi generator adalah:

Poue = Mg X Wyee X Ng

Py = 18.09619 kg/s x 157,7788468 k] /kg x 0,96
Poue = 2,740.988438 kW

Berdasarkan perhitungan persamaan 2.30, diperoleh power

output mesin turbin gas C-5440 ada-lah sebesar

2.740.988438 kW.
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4.1.5.3. Specific Fuel Consumption (sfc)

Pemakaian bahan bakar spesifik atau specific fuel
consumption dari turbin gas dinyatakan dalam konsumsi bahan
bakar yang digunakan dalam kilogram tiap satuan daya-jam dari
turbin gas. Peningkatan nilai specific fuel consumption
menandakan bahwa pemakaian bahan bakar yang digunakan
semakin besar untuk menghasilkan daya yang sama. Unjuk kerja
dari turbin gas tersebut akan menurun apabila dilihat dari sisi
pemakaian bahan bakar yang digunakan. Oleh sebab itu, specific
fuel consumption menjadi salah satu parameter yang digunakan
untuk mengetahui unjuk kerja dari suatu sistem turbin gas.

Nilai specific fuel consumption dapat diketahui dengan
menggunakan persamaan 2.31. Berdasarkan data yang didapat
dari perhitungan-perhitungan sebelumnya, perhitungan specific
fuel consumption (sfc) adalah sebagai berikut,

f
Wnet

sfc =

0.01431 kgs/kga
Sf€ = 5173798 k] /kg, — 359.601 k] /kg,
sfc= 0.3265kgs/kW.h
Sesuai dengan perhitungan persamaan 2.30, didapatkan bahwa
besarnya specific fuel consumption (sfc) turbin gas C-5440 adalah
0.3265 kgs/kWh.

4.1.5.4. Heat Rate (HR)

Heat Rate menyatakan besarnya energi input bahan bakar
yang dibutuhkan untuk menghasilkan daya. Penurunan unjuk
kerja turbin gas dapat dilihat dengan mengetahui heat rate yang
dibutuhkan. Peningkatan nilai heat rate turbin gas menunjukkan
bahwa pemakaian bahan bakar yang dibutuhkan semakin besar.
Sebagai konsekuensi, biaya operasi yang dikeluarkan untuk
pemakaian bahan bakar akan meningkat pula dan berlaku
sebaliknya.
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Perhitungan yang digunakan untuk mendapatkan heat
rate mengacu pada persamaan 2.32 sebagai berikut:

Qinput
HR = =P
Wnet
585.664 kJ /kg
= X S
HR = 1577768468 kj/kg 3600 °/p

HR = 13,362.9472 kJ]/kW.h

Dari perhitungan persamaan 2.32, dapat diketahui bahwa nilai
heat rate dari turbin gas C-5440 adalah sebesar 13,362.9472
KJ/KW.h.

4.2. Analisa Termodinamika
4.2.1. Perbandingan Unjuk Kerja Turbin Gas C-5440 dan C-
2030

Berdasarkan ASME PTC 22 1997, ada empat paramater
yang harus dievaluasi ketika dilakukan tes unjuk kerja pada suatu
sistem turbin gas. Keempat parameter tersebut adalah
thermal eficiency, specific fuel consumption, power output dan
heat rate. Oleh sebab itu, unjuk kerja pada kedua mesin turbin gas
dengan 4 parameter tersebut harus dievaluasi. Hasil perhitungan
unjuk kerja C-5440 dan C-2030 untuk kedua kondisi disajikan
pada tabel berikut ini.

Tabel 4.1 Unjuk Kerja Mesin Turbin Gas C-5440 dengan
Variasi Turbine Inlet Temperature
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Tabel 4.2 Unjuk Kerja Mesin Turbin Gas C-2030 dengan
Variasi Turbine Inlet Temperature
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4.2.2. Sistem Mesin Turbin Gas C-5440

Grafik termodinamika diagram T-s dapat dibuat ketika
entropi di tiap titik kerja telah diketahui. Nilai entropi untuk tiap
titik kerja dapat diperoleh dengan menginterpolasi data yang
tersedia pada tabel termo A22. Kedua tabel tersebut menjelaskan
mengenai properti gas ideal seperti entropi (s), entalpi (h), dan
volume spesifik (v). Ketiga properties tersebut dapat diketahui
apabila nilai temperatur pada titik tersebut diketahui.

Tabel termo A22 digunakan untuk mendapat entropi di
titik kerja 1-2 dan 2-3. Fluida kerja di titik kerja 1-2 dan 2-3
adalah udara. Oleh sebab itu, tabel termo A22 digunakan untuk
mendapatkan nilai entropi pada kedua kondisi tersebut. Fluida
kerja di titik kerja 3-4-5 dan 5-1 flue gas. Tabel yang digunakan
untuk mencari properti flue gas di titik kerja 3-4-5 dan 5-1 adalah
tabel termo A23.

4.2.2.1. Contoh Perhitungan Entropi 1-2

Contoh yang digunakan untuk perhitungan entropi di
bawah ini adalah turbin gas C-5440. Tabel termo A22 digunakan
untuk mencari entropi di titik kerja 1 dan 2. Titik kerja nomor 1
mempunyai temperatur sebesar 306.54 K. Entropi pada T sebesar
306.54 K tidak tersedia pada tabel termo A22. Untuk
mendapatkan entropi pada temperatur tersebut, harus dilakukan
interpolasi terlebih dahulu. Interpolasi yang dilakukan adalah
sebagai berikut:

T306.54k —T305k _ ST=306.54 K — ST=305K

T310x — T305k B ST=310K — ST=305K
306.54 K — 305K _ ST=30654K — 1.719kJ /kg

310K —305K  1.734 kl/kg —1.719 k] /kg
ST=306.54K = 1722 k]/kgK

Dengan cara yang sama seperti di atas, entropi di titik kerja 2 dari
turbin gas C-5440 dapat diketahui.
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4.2.2.2 Contoh Perhitungan Entropi (s) di 3-5
Fluida kerja setelah melewati ruang bakar berupa flue gas

yang merupakan hasil dari produk pembakaran. Tabel A22 tidak
lagi digunakan untuk mencari entropi di titik kerja ke-3 (ruang
bakar), ke-4 dan ke-5 (turbin aksial). Nilai dari entropi di ketiga
titik tersebut didapatkan dari tabel A23 sesuai dengan produk
pembakaran yang dihasilkan. Produk pembakaran tersebut dapat
diketahui melalui reaksi pembakaran stoichiometri.
e Reaksi Pembakaran Stoichiometri

Produk pembakaran adalah bahan bakar tipe natural gas
dengan komposisi kimia sebagai berikut:

CH4: 84.293% CsHio: 1.374% COa: 5.553%
C2He: 4.54%  CsHi: 0.454% N2: 0.075%
CsHg: 3.166%  CeHua: 0.545%

Persamaan reaksi setimbang (stoichiometri) berdasarkan basis
molar adalah sebagai berikut:

0.84293 CH, + 0.0454 C,Hg + 0.03166C3Hg +
0.01374C,H,o + 0.00454C5H,, + 0.00545 CoHy, +
a(0, +3.76 N,) - b(0.05553C0,) + cH,0 + dN,
dimana a adalah kmol udara, b kmol produk pembakaran, ¢ kmol
uap air, dan d kmol nitrogen, masing-masing per kmol campuran
bahan bakar.
Dengan menerapkan konservasi massa pada karbon untuk
mencari besarnya b,

b(0.05553) = 0.84293 + 2(0.0454) +
3(0.03166) + 4(0.01374) + 5(0.00454) +
6(0.00545)
sehingga didapatkan nilai koefisien b = 20.513. Konservasi massa
pada hidrogen (Hz) menghasilkan,

2¢ = 4(0.84293) + 6(0.0454) + 8(0.03166) +
10(0.01374) + 12(0.00454) + 14(0.00545)
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yang memberikan nilai ¢ =2.083. Besarnya koefisien a diperoleh
dengan menerapkan konservasi massa untuk oksigen (O.),

2a = 20.513 x (2(0,0461)) + 2.083
yang memberikan nilai a = 2.1805. Dan yang terakhir, mencari
koefisien d dengan menerapkan konservasi massa untuk nitrogen
(N2),

2d = 2(3.76a) = 3.76(2.1805)
menghasilkan nilai d =8.198.
Berdasarkan perhitungan di atas, didapatkan reaksi
stoichiometri sebagai berikut.

0.84293 CH, + 0.0454 C,Hg + 0.03166C3Hg +
0.01374C4H;o + 0.00454C5H;, + 0.00545 CgHq, +
2.1805(0, + 3.76 N,) — 20.513(0.05553C0,) +
2.083 H,0 + 8.198 N,
Dengan melihat koefisien-koefisien reaksi di atas, didapatkan
berat molar hasil produk pembakaran yaitu,
Meo2= 1.139 kg/kmol
My20= 2.083 kg/kmol
My,= 8.198 kg/kmol.

e Entropi Flue Gas

Entropi dari produk pembakaran yang didapat dari tabel
A.23 setelah mengetahui hasil pembakaran yang diperoleh dari
reaksi pembakaran. Berikut ini adalah contoh perhitungan untuk
mendapatkan nilai entropi pada turbin gas C-5440.

Interpolasi data dilakukan untuk mencari properti pada T
= 1167 K. Dari interpolasi data tersebut, didapatkan bahwa
besarnya entropi basis molar (s°) untuk flue gas (hasil produk
pembakaran) pada T= 1167 K adalah:

5902 = 277.7387 ki/kmol.K
$%20 = 239.1184 ki/kmol.K
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S0y, =233.1746 ki/kmol.K.

Entropi tiap satuan massa diperoleh dengan membagi entropi
basis molar dengan berat molekulnya.

s%co2 __ 277.7387 kj/kmol.K

Scoz = Ty T T139xas01kg/kmol 6.3108 kJ/
kg. K

_ SO0 _ 2391184 kj/kgmolK
SH20 = Ty T 2.083 x 18.02kg/kgmol 6.3704kJ/
kg.K

_ s%4,0 _ 2331746 kj/kgmolK
SN2 = Ty T 5198 x 28.04kg/kgmol 1.0144 k//
kg.K

Scoz T Shz0 + SN2
Sflue gas = 3 = 4.5652 k]/kgK

Dari perhitungan di atas, diperoleh besarnya entropi flue gas
untuk C-5440 untuk titik kerja 3 adalah 4.5652 kJ/kg.K. Dengan
cara yang sama pula, akan didapatkan entropi flue gas untuk titik
kerja 4 dan 5 pada turbin gas C-5440.

4.2.2.3. Grafik Termodinamika Diagram T-s

Grafik termodinamika diagram T-s dapat dibuat ketika
entropi di semua titik kerja telah diketahui. Nilai entropi di tiap
titik kerja diberikan pada tabel 4.3. Diagram T-s dari C-5440
ditunjukkan oleh gambar 4.5.
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Tabel 4.3. Entropi untuk Mesin Turbin Gas C-5440

Gambar 4.5. T-s Diagram C-5440

4.2.3. Sistem Mesin Turbin Gas C-2030

Grafik termodinamika diagram T-s dapat dibuat ketika
entropi di tiap titik kerja telah diketahui. Nilai entropi untuk tiap
titik kerja dapat diperoleh dengan menginterpolasi data yang
tersedia pada tabel termo A22. Kedua tabel tersebut menjelaskan
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mengenai properti gas ideal seperti entropi (s), entalpi (h), dan
volume spesifik (v). Ketiga properties tersebut dapat diketahui
apabila nilai temperatur pada titik tersebut diketahui.

Tabel termo A22 digunakan untuk mendapat entropi di
titik kerja 1-2 dan 2-3. Fluida kerja di titik kerja 1-2 dan 2-3
adalah udara. Oleh sebab itu, tabel termo A22 digunakan untuk
mendapatkan nilai entropi pada kedua kondisi tersebut. Fluida
kerja di titik kerja 3-4-5 dan 5-1 flue gas. Tabel yang digunakan
untuk mencari properti flue gas di titik kerja 3-4-5 dan 5-1 adalah
tabel termo A23.
4.2.3.1. Contoh Perhitungan Entropi 1-2

Contoh yang digunakan untuk perhitungan entropi di
bawah ini adalah turbin gas C-2030. Tabel termo A22 digunakan
untuk mencari entropi di titik kerja 1 dan 2. Titik kerja nomor 1
mempunyai temperatur sebesar 306.54 K. Entropi pada T1 sebesar
306.54 K tidak tersedia pada tabel termo A22.Untuk
mendapatkan entropi pada temperatur tersebut, harus dilakukan
interpolasi terlebih dahulu. Interpolasi yang dilakukan adalah
sebagai berikut:

T30654k — T305K _ ST=30654 K — ST=305K

T310x — T305k - ST=310K — ST=305K
306.54 K — 305K _ ST=30654K — 1.719 k] /kg

310K —305K  1.734 kj/kg —1.719 k] /kg
ST=306.54K =1.722 k]/kgK

Dengan cara yang sama seperti di atas, entropi di titik kerja 2 dari
turbin gas C-2030 dapat diketahui.
4.2.3.2 Contoh Perhitungan Entropi (s) di 3-5

Fluida kerja setelah melewati ruang bakar berupa flue gas
yang merupakan hasil dari produk pembakaran. Tabel A22 tidak
lagi digunakan untuk mencari entropi di titik kerja ke-3 (ruang
bakar), ke-4 dan ke-5 (turbin aksial). Nilai dari entropi di ketiga
titik tersebut didapatkan dari tabel A23 sesuai dengan produk
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pembakaran yang dihasilkan. Produk pembakaran tersebut dapat
diketahui melalui reaksi pembakaran stoichiometri.
e Reaksi Pembakaran Stoichiometri

Produk pembakaran adalah bahan bakar tipe natural gas
dengan komposisi kimia sebagai berikut:

CH4:84.98%  CiHi0: 1.505% CO2: 4.597%
CoHe: 4.621% CsHi2: 0.479% N2: 0.069%
CsHg: 3.231% CsHia: 0.518%

Persamaan reaksi setimbang (stoichiometri) berdasarkan basis
molar adalah sebagai berikut:

0.8498 CH, + 0.04621 C,Hg + 0.03231C3Hg +
0.01505C,H;( + 0.00479CH,, + 0.00518 CcHq4 +
a(0, +3.76 N,) - b(0.04597C0,) + cH,0 + dN,
dimana a adalah kmol udara, b kmol produk pembakaran, ¢ kmol
uap air, dan d kmol nitrogen, masing-masing per kmol campuran
bahan bakar.
Dengan menerapkan konservasi massa pada karbon untuk
mencari besarnya b,

b(0.04597) = 0.8498 + 2(0.04621) +
3(0.03231) + 4(0.01505) + 5(0.00479) +
6(0.00518)
sehingga didapatkan nilai koefisien b = 25.1068. Konservasi
massa pada hidrogen (Hz) menghasilkan,

2c = 4(0.8498) + 6(0.04621) + 8(0.03231) +
10(0.01505) + 12(0.00479) + 14(0.00518)
yang memberikan nilai ¢ =2.0325. Besarnya koefisien a diperoleh
dengan menerapkan konservasi massa untuk oksigen (O.),

2a = 25.1068 x (2(0,04597)) + 2.0325
yang memberikan nilai a = 2.1704. Dan yang terakhir, mencari
koefisien d dengan menerapkan konservasi massa untuk nitrogen

(N2),
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2d = 2(3.76a) = 3.76(2.1704)
menghasilkan nilai d =8.1607.
Berdasarkan perhitungan di atas, didapatkan reaksi
stoichiometri sebagai berikut.

0.8498 CH, + 0.04621 C,H, + 0.03231C3Hg +
0.01505C,H,o + 0.00479CsH;, + 0.00518 CoH,, +
2.1704(0, + 3.76 N,) — 25.1068(0.04597C0,) +
2.0325 H,0 + 8.1607 N,
Dengan melihat koefisien-koefisien reaksi di atas, didapatkan
berat molar hasil produk pem-bakaran yaitu,
Meoo= 1.1542 kg/kmol
Myo0= 2.0325 kg/kmol
mpy,= 8.1607 kg/kmol.

e Entropi Flue Gas

Entropi dari produk pembakaran yang didapat dari tabel
A.23 setelah mengetahui hasil pembakaran yang diperoleh dari
reaksi pembakaran. Berikut ini adalah contoh perhitungan untuk
mendapatkan nilai entropi pada turbin gas C-2030.

Interpolasi data dilakukan untuk mencari properti pada T
= 1167 K. Dari interpolasi data tersebut, didapatkan bahwa
besarnya entropi basis molar (s°) untuk flue gas (hasil produk
pembakaran) pada T= 1167 K adalah:

coz = 277.7387 ki/kgmol.K
H20 = 239.1184 kJ/kgmol.K
N2 = 233.1746 kJ/kgmol.K.

ol 2

S

9]
o

Entropi tiap satuan massa diperoleh dengan membagi entropi
basis molar dengan berat molekulnya.

S%co, _ 277.7387 kj/kgmol.K

Scoz = Ty T T aa01kg/kgmol 6.3108 kJ/
kg.K
Stao = S%y20 _ 239.1184 kJ/kgmol K — 6.5287 k]/

MW ~ 2.083 x 18.02kg/kgmol
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_ s%4y,0 _ 233.1746 kj/kgmolK _
SN2 = Tyw T 8198 x 28.04kg /kgmol L019k//kg. K

Sco2 t Su20 T Sn2
Sflue gas = 3 =4.6195 kJ/kg.K

Dari perhitungan di atas, diperoleh besarnya entropi flue gas
untuk C-2030 untuk titik kerja 3 adalah 4.5652 kJ/kg.K. Dengan
cara yang sama pula, akan didapatkan entropi flue gas untuk titik
kerja 4 dan titik kerja 5 pada turbin gas C-2030.

4.2.3.3. Grafik Termodinamika Diagram T-s

Grafik termodinamika diagram T-s dapat dibuat
ketika entropi di semua titik kerja telah diketahui. Nilai
entropi di tiap titik kerja diberikan pada tabel 4.4. Diagram
T-s dari C-2030 ditunjukkan oleh gambar 4.6.

Tabel 4.4. Entropi untuk Mesin Turbin Gas C-2030
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Gambar 4.6. T-s Diagram C-2030

Gambar 4.6 adalah grafik T-s diagram dari turbin gas C-
2030 berdasarkan entropi pada 5 titik kerja dengan reaksi
pembakaran setimbang (stoichiometri).
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4.3. Pembahasan Grafik Turbin Gas C-5440 dan C-2030
4.3.1 Variasi Turbine Inlet Temperature terhadap Thermal
Efficiency C-5440 dan C-2030
Gambar 4.7 menerangkan tentang pengaruh dari variasi
turbine inlet temperature terhadap thermal efficiency C-5440 dan
C-2030.

Thermal Efficiency

30

(=)

S 29

S g — e

c

[«5)

g 27 / A o—C-5440
[«b]

2 2 ?.el —8—C-2030
£ s

£ 1165 1170 1175 1180 1185

turbine inlet temperature (K)

Gambar 4.7. Grafik variasi turbine inlet temperature terhadap
thermal efficiency

Dari gambar 4.7 didapatkan hubungan bahwa naiknya
turbine inlet temperature ber-banding lurus dengan thermal
efficiency. Kenaikan turbine inlet temperature menyebabkan
kenaikan thermal efficiency pada kedua kandidat turbin gas.
Namun pada C-5440 trendline mengalami kenaikan dan
penurunan, sedangkan pada C-2030 trendline mengalami
kenaikan pada semua variasi turbine inlet temperature. Trendline
grafik gambar 4.7 menggambarkan bahwa thermal efficiency pada
mesin gas turbin C-5440 lebih tinggi daripada C-2030. Thermal
efficiency tertinggi dihasilkan oleh C-5440 dengan nilai 28.49%
dan terendah dihasilkan oleh C-2030 dengan nilai 25.55%.
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Hubungan teoritis dari turbine inlet temperature dan
thermal efficiency dapat dijelaskan oleh perumusan 2.29. Dari
perumusan tersebut, turbine inlet temperature didefinisikan
sebagai Ts. Tz berbanding lurus dengan kerja turbin (W;) dan
kalor yang masuk pada combustion chamber (Qin). Kenaikan nilai
Ts diikuti oleh kenaikan W; dan Qi,. Kenaikan kerja turbin
berdampak pada kenaikan kerja neto yang dihasilkan oleh sistem
turbin gas. Di sisi lain, penurunan kerja neto turbin gas dapat
menyebabkan penurunan thermal efficiency apabila kerja neto
pada turbin gas sudah optimal. Dari hubungan ini dapat ditarik
suatu kesimpulan bahwa turbine inlet temperature berbanding
lurus dengan thermal efficiency. Peningkatan turbine inlet
temperature menyebabkan kenaikan thermal efficiency turbin gas.

Thermal efficiency merupakan salah satu parameter unjuk
kerja turbin gas yang menunjukkan persentase energi output yang
dihasilkan dan energi input yang dibutuhkan. Penurunan thermal
efficiency menandakan bahwa turbin gas sudah tidak mampu
beroperasi optimal. Hal ini disebabkan karena energi input yang
dibutuhkan jauh lebih besar dari pada energi output yang
dihasilkan.

4.3.2. Variasi Turbine Inlet Temperature terhadap Power
Output C-5440 dan C-2030
Gambar 4.8 menggambarkan tentang pengaruh variasi
turbine inlet temperature terhadap power output.
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Gambar 4.8. Grafik variasi turbine inlet temperature terhadap
power output

Trendline dari gambar 4.8 menggambarkan bahwa
turbine inlet temperature mempunyai hubungan yang berbanding
lurus dengan power output. Pada kedua turbin gas, peningkatan
turbine inlet temperature menyebabkan kenaikan power output
yang dihasilkan. Trendline yang memiliki nilai power output yang
paling tinggi adalah pada C-5440 dengan nilai 3134.76 KW dan
yang paling rendah dimiliki oleh C-2030 dengan nilai 2698.275
KW.

Hubungan teoritis dari turbine inlet temperature dan
power output dapat dijelaskan dengan menggunakan perumusan
2.30. Berdasarkan perumusan, power output merupakan perkalian
antara laju alir flue gas di sisi exhaust, kerja neto turbin gas, dan
efisiensi generator. Hubungan yang didapat adalah kerja neto
mempunyai hubungan yang berbanding lurus dengan power
output turbin gas. Kenaikan kerja neto yang disebabkan oleh
kenaikan turbine inlet temperature menyebabkan penurunan di
sisi power output turbin gas. Trendline grafik yang dihasilkan
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pada gambar 4.8 sudah sesuai dengan hubungan teoritis yang
didapat.

Power output merupakan parameter unjuk kerja utama.
Power output merupakan indikasi dari kemampuan yang dimiliki
turbin gas dalam menghasilkan daya yang akan digunakan untuk
menggerakkan centrifugal compressor. Kenaikan power output
yang terjadi akibat kenaikan turbine inlet temperature memberi
informasi bahwa turbin gas masih mampu lagi beroperasi dengan
optimal.

4.3.3. Variasi Turbine Inlet Temperature terhadap sfc C-5440
dan C-2030
Gambar 4.9 menerangkan tentang pengaruh dari variasi
turbine inlet temperature terhadap specific fuel consumption (sfc).

Specific Fuel Consumption

—4—C-5440

——C-2030
0,3 ~

1165 1170 1175 1180 1185

turbine inlet temperature (K)

Gambar 4.9. Grafik variasi turbine inlet temperature terhadap
specific fuel consumption

Trendline pada gambar 4.9 menunjukkan bahwa turbine

inlet temperature mempunyai hubungan yang berbanding terbalik

dengan specific fuel consumption. Kenaikan turbine inlet

temperature diiringi dengan penurunan specific fuel consumption.

Trendline yang memiliki nilai specific fuel consumption yang
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paling tinggi adalah pada mesin turbin gas C-2030 dengan nilai
0.338 kgf/kwh dan trendline yang memiliki nilai paling rendah
adalah pada mesin turbin gas C-5040 dengan nilai 0.297
kgf/kWh.

Hubungan teoritis antara specific fuel consumption dan
turbine inlet temperature dapat diterangkan dari perumusan 2.31.
Berdasarkan perumusan tersebut, specific fuel consumption
mempunyai hubungan yang berbanding terbalik dengan power
output turbin gas. Dari pembahasan grafik sebelumnya,
didapatkan informasi bahwa semakin tinggi turbine inlet
temperature, maka kerja neto turbin gas akan meningkat pula.

Kerja neto turbin gas merupakan selisih dari kerja turbin
aksial dan kompresor aksial, peningkatan kerja turbin aksial akan
menyebabkan kenaikan kerja neto mesin turbin gas. Oleh sebab
itu, turbine inlet temperature mempunyai hubungan yang
berbanding terbalik dengan specific fuel consumption. Hubungan
yang diperoleh dari perumusan di atas sudah sesuai dengan
trendline grafik yang dihasilkan pada gambar 4.9.

Specific fuel consumption adalah salah satu dari
parameter yang harus dilihat ketika turbin gas sedang dilakukan
tes unjuk kerja. Specific fuel consumption menyatakan banyaknya
kilogram bahan bakar yang dibutuhkan tiap satuan daya yang
dihasilkan oleh turbin gas. ldealnya, diinginkan nilai heat rate
yang minimal untuk dapat menghasilkan daya yang maksimal.

Pemakaian bahan bakar menjadi semakin boros akibat
nilai specific fuel consumption yang meningkat. Perubahan
turbine inlet temperature dapat berdampak pada perubahan
specific fuel consumption. Turbine inlet temperature yang
meningkat dapat menyebabkan penurunan specific fuel
consumption. Oleh sebab itu, turbine inlet temperature
merupakan faktor yang penting untuk diperhatikan dalam
mekanisme mesin turbin gas.
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4.3.4 . Variasi Turbine Inlet Temperature terhadap Heat Rate
C-5440 dan C-2030
Gambar 4.10 menerangkan tentang pengaruh dari variasi
turbine inlet temperature terhadap heat rate.

Heat Rate

14500
=
Z 14000 N
~ 13500
5 \.\.7 ——C-5440
g 13000 —8—C-2030
ey

12500
1165 1170 1175 1180 1185

turbine inlet temperature (K)

Gambar 4.10. Grafik variasi turbine inlet temperature
terhadap heat rate

Trendline grafik menunjukkan bahwa turbine inlet
temperature mempunyai hubungan yang berbanding terbalik
dengan heat rate. Pada persentase kedua mesin turbin gas,
semakin tinggi turbine inlet temperature, semakin rendah heat
rate yang dibutuhkan oleh turbin gas. Trendline yang memiliki
nilai heat rate yang paling tinggi adalah pada mesin turbin gas C-
2030. Mesin turbin gas dengan nilai heat rate paling rendah
dimiliki oleh C-5440. Nilai heat rate untuk turbine inlet
temperature 1177°K dari mesin turbin gas C-5440 adalah
12,636.86247 kJ/kW.h. Pada turbine inlet temperature 1167°C
dari mesin turbin gas C-2030, nilai heat rate-nya adalah
14,091.30676 kJ/KW.h.

Hubungan teoritis dari turbine inlet temperature dan heat
rate dijelaskan melalui perumusan 2.32. Berdasarkan perumusan
tersebut, heat rate merupakan perbandingan antara laju massa
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bahan bakar dan lower heating value bahan bakar dengan power
output yang dihasilkan oleh turbin gas. Power output merupakan
perkalian dari laju alir massa bahan bakar, kerja neto turbin gas,
dan efisiensi generator. Dari ketiga hubungan tersebut dapat
diambil kesimpulan bahwa heat rate berbanding terbalik dengan
power output dan Kkerja neto turbin gas.

Pada pembahasan grafik 4.8 sebelumnya, didapatkan
bahwa kenaikan turbine inlet temperature berbanding lurus
dengan kerja neto turbin gas dan power output turbin gas.
Kenaikan turbine inlet temperature menyebabkan kenaikan
power ouput dan kerja neto turbin gas. Sebagai konsekuensiya,
heat rate yang dibutuhkan pun akan semakin menurun.
Kesimpulan dari korelasi ini adalah turbine inlet temperature
berbanding terbalik dengan heat rate. Peningkatan nilai turbine
inlet temperature menyebabkan nilai heat rate yang dibutuhkan
turbin gas menjadi menurun. Hubungan yang didapat dari
perumusan teoritis ini telah sesuai dengan trendline grafik pada
gambar 4.10.

Heat rate menyatakan besarnya energi kalor yang
dibutuhkan untuk menghasilkan daya tiap 1 kW.h. Uji heat rate
berguna untuk menghitung biaya operasional selama turbin gas
beroperasi. Nilai heat rate ini berkaitan erat dengan specific fuel
consumption. Nilai heat rate yang menurun mengindikasikan
kebutuhan energi kalor yang semakin kecil untuk menghasilkan
daya yang sama. lIdealnya, heat rate diinginkan seminimal
mungkin untuk dapat menghasilkan daya yang maksimal.

Energi kalor turbin gas berasal dari  energi yang
dihasilkan dari pembakaran bahan bakar. Penurunan energi kalor
mempunyai arti bahwa bahan bakar yang dibutuhkan untuk
menghasilkan daya yang sama akan semakin kecil. Biaya yang
dikeluarkan untuk memasok bahan bakar akan semakin berkurang
pula. Oleh karena itu, turbine inlet temperature merupakan faktor
yang penting karena dapat menyebabkan perubahan nilai heat
rate suatu sistem turbin gas.
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4.4 Analisa Pendinginan Blade Turbine
Perhitungan pendinginan blade turbine menurut
persamaan 2.34 adalah sebagai berikut:
q =hAAT
e m=pVA
18.3646 <2 = 1.293 <2 x V x 0.2019m?

V =70.347 %
VxD

v
70.347%x 0.085m

e Re=

Re =
160 x 10—6%

Re = 37,371.844
"D _ CxRe™x Pr'/3
hx0.085m
75.436 x10~3
mK
h =103.387 =%
mK
q = 103.387 %x 0.142 m2x (1182 — 700)K

q=7076.22W

Dari perhitungan persamaan 2.34 didapatkan g =
7076.22 W, sehingga pendinginan yang diperlukan untuk
blade turbine adalah sebesar 7,072.22 W atau sebesar 7.07
kW

= 0.027 x 37,3720805 0.728'/3
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Lampiran 2. Tabel Sifat Gas Ideal dari Udara (Saphiro, 2004)
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Lampiran 3. Tabel Sifat Gas Ideal (Saphiro, 2004)
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Lampiran 4. Mollier Diagram untuk Temperatur dan Entropi
(Saphiro, 2004)
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BAB V
PENUTUP

5.1. Kesimpulan

Kesimpulan di bawabh ini diperoleh berdasarkan analisa
termodinamika unjuk kerja C-5440 dan C-2030.
Kesimpulan yang didapatkan adalah sebagai berikut:

1. Centrifugal compressor membutuhkan daya sebesar
3200 HP atau 2386.24 KW agar dapat bekerja sesuai
dengan fungsinya.

2. Kandidat mesin turbin gas yang dipilih adalah
kandidat mesin turbin gas C-5440 karena memiliki
performa yang lebih baik dibandingkan dengan C-
2030, ditunjukkan dari penghitungan performa
berdasarkan ASME PTC 22.

3. Blade turbine membutuhkan pendinginan sebesar
7076.22 W agar struktur mikro pada material blade
turbin tidak berubah.

5.2. Saran

Saran yang diberikan oleh penulis untuk penulisan tugas

akhir ini adalah sebagai berikut:

1. Turbine inlet temperature merupakan salah faktor
yang menentukan unjuk kerja turbin gas. Oleh sebab
itu, perlu dilakukan treatment khusus untuk
memperbaiki kualitas dari turbine inlet temperature,
dengan cara memperbaiki kualitas udara inlet.
Kualitas udara inlet dapat diperbaiki dengan cara
menambah peralatan seperti air inlet cooling yang
dipasang di air inlet assembly.

2. Pendinginan blade turbine sebaiknya dihitung di
semua titik kerja agar blade turbine tetap dapat
bekerja maksimal.
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