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Abstrak
Indonesia merupakan negara yang memiliki salah satu
sumber energi panas bumi yang cukup besar. Dengan melihat
besarnya potensi yang ada, energi ini mampu dimanfaatkan
sebagai penghasil energi listrik. Sumber panas bumi dengan
tekanan dan temperatur rendah dapat digunakan pada teknologi
Organic Rankine Cycle (ORC). ORC adalah salah satu sistem
pembangkit yang mampu memanfaatkan waste energy dengan
menggunakan fluida kerja organic atau refrijerant yang mampu
menguap pada tekanan dan temperatur rendah. Pada penelitian
ini dilakukan sebuah perancangan evaporator dan kondensor
yang digunakan pada sistem organic Rankine cycle dengan
memanfaatkan sumber panas dari kompor berbahan bakar gas.
Pada tugas akhir ini perencanaan awal sistem ORC adalah
menentukan fluida pemanas dan fluida pendingin yang
digunakan. Prinsip kerja evaporator yang dibangun adalah
menyerap energi panas pada media air yang dipanaskan
menggunakan kompor dimana temperatur surface pipa
diasumsikan sama dengan temperatur didih air 100°C. Pada
perancangan evaporator dan kondensor ini menggunakan metode
AT umo untuk mendapatkan dimensi dan analisa NTU yang
digunakan untuk mengetahui unjuk kerja heat exchanger yang
dirancang. Perhitungan pressure drop juga dilakukan dalam
perancangan ini untuk mengetahui kerugian tekanan yang terjadi.



Kondensor dan evaporator yang dirancang adalah tipe Circular
Tube — Continuous fin Compact Heat Exchanger dengan
konfigurasi surface penelitian Kays and London S8.0-3/8T

Hasil yang didapatkan dari penelitian ini adalah dimensi
dari kondensor dan evaporator untuk sistem organic rankine
cycle dengan daya yang dihasilkan turbin 1kW. Dimensi dari
kondensor memiliki ukuran lebar (L,)=0,044m ,panjang (L;) =
0,762 m, tinggi (L3)=0,762m, dengan (UA)toa = 904,418 W/K.
Sedangkan untuk evaporator memiliki ukuran lebar (L;)=0,044m
,panjang (L,) = 0,762 m, tinggi (L3)=0,762m dengan (UA)tot =
915,118 W/K. Penurunan tekanan pada sisi refrigeran pada
kondensor adalah 3,701 kPa sedangkan pada evaporator adalah
1,83kPa. Efektifness dari kondensor adalah 0,87.

Kata Kunci ; Organic Rankine Cycle, Refrijerant R-141b ,
Evaporator, Kondensor , Compact Heat
Exchanger, Panas Bumi
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Abstrack

Indonesia is one of country that has plenty geothermal
energy resource. Because of the significant potential, the energy
can be used as a power plant. Geothermal resource with low
pressure and temperature can be used in Organic Rankine Cycle
(ORC) technology. ORC is one of power plant system which can
use waste energy by using organic working fluid or refrijerant
that is able to evaporate at low pressures and temperatures . In
this research, design evaporator and condenser by using the
organic Rankine cycle system from the gas stove heat source.

In this final project, ORC system initial planning is to
determine heating and cooling fluid that is used. The principle of
the evaporator is to absorb heat energy in the heated water that is
heated by gas stove where the pipe surface temperature assumed
to be equal to the boiling temperature of 100°C. Evaporator and
condenser design use ATLMTD method to obtain dimensions and
NTU analysis that is used to determine the heat exchanger
performance of its design. Pressure drop calculation is also
performed in this design to determine the actual pressure loss.
Condenser and evaporator design is circular tube type -
continuous fin compact heat exchanger with surface
configuration of Kays and London S8.0-3 / 8T research.

The results of this study is the dimension of the condenser
and evaporator for organic Rankine cycle system with 1kW

Vi



turbine power generated by. The dimensions of the condenser has
a width (L,) = 0.044m, the length (L,) = 0.762 m, height (L;) =
0.762m, with (AU) Total = 904.418 W / K. As for the evaporator
has a width (L,) = 0.044m, the length (L,) = 0.762 m, height (L5)
= 0.762m with (AU) Total = 915.118 W / K. Pressure drop on
refrigerant side in the condenser is 3.701 kPa, while the
evaporator is 1.83kPa. Effectiveness of condenser is 0.87.

Keywords ; Organic Rankine Cycle, Refrigerant R-141b |,
Evaporator, Kondensor , Compact Heat
Exchanger, Geothermal
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BAB |
PENDAHULUAN

1.1 Latar Belakang

Dewasa ini persediaan sumber daya energi fosil yang
semakin menipis akan membawa dampak yang signifikan pada
setiap aspek kehidupan di Indonesia, oleh karena itu saat ini
banyak dilakukan penelitian tentang sumber-sumber energi
alternatif. Beberapa contoh sumber energi alternatif adalah
sumber energi matahari, energi biomassa, energi angin, energi
nuklir, dan energi panas bumi. Indonesia merupakan negara yang
memiliki salah satu sumber energi panas bumi yang cukup besar.
Data potensi panas bumi Indonesia dapat di lihat pada gambar
dibawah ini

GEOTREAMAL WORKING AREAS (WKP)

=
*
-

'l
b L

Gambé'l.r'l.‘l Pbtensi Geothermal di Indonesia

Salah satu upaya yang dapat dilakukan untuk memanfaakan
energi panas bumi adalah untuk menghasilkan energi listrik
menggunakan sistem Organic Rankine Cycle (ORC) yakni sistem
yang memiliki prinsip kerja sama dengan turbin uap tetapi fluida
kerja yang digunakan adalah refrijerant atau sejenisnya yang
mampu beroperasi pada sumber panas bumi dengan tekanan dan
temperatur rendah. Sistem ini mampu memanfaatkan sumber
energi panas yang memiliki temperatur dan tekanan rendah yakni
pada temperatur 90°C-120°C dan tekanan 5-10 bar untuk

1



membangkitkan uap fluida organik dengan pembangkit listrik
skala kecil hingga menengah.

Gambar 1.2 Basic Design Organic Rankine Cycle

Penelitian ini dilakukan dengan mendesain sistem Organic
Rankine Cycle. Salah satu komponen utama yang menjadi pokok
penelitian pada sistem Organic Rankine Cycle yakni rancang
bangun heat exchanger. Tipe heat exchanger yang dipilih adalah
compact heat exchanger dengan mempertimbangan laju
perpindahan panas dan pressure drop. Surface designation S8.0-
38T pada penelitian Kays And London digunakan sebagai
geometri dasar perancangan heat exchanger. Rancang bangun
dilakukan untuk membuat kondensor dan evaporator untuk
memenuhi sistem Organic Rankine Cycle dengan kapasitas 1
kilowatt. Dari penelitian ini diharapkan data-data geometri,
analisa termodinamika dan perpindahan panas serta besar
pressure drop sebagai dasar mengetahui parameter dan operasi
optimum untuk mendesain suatu heat exchanger sesuai dengan
sistem yang dibangun.

1.2 Perumusan Masalah
Berdasarkan latar belakang tersebut maka dapat dirumuskan
beberapa permasalahan yang akan dikaji pada perancangan sistem
dan alat penukar kalor ini, antara lain :
1. Bagaimana memanfaatkan energi dari sumber panas yang
bertemperatur dan bertekanan rendah agar dapat
dikonversi menjadi energi litrik



2.

Bagaimana mendesain kondensor dengan media
pendingin udara lingkungan yang digunakan untuk
melepas panas uap pada sistem Organic Rankine Cycle
dan menganalisa secara teori

Bagaimana mendesain evaporator dengan media air
pemanas yang tercelup digunakan untuk membangkitkan
uap pada sistem Organic Rankine Cycle dan menganalisa
secara teori

1.3 Batasan Masalah

Untuk memberikan gambaran yang lebih jelas mengenai
masalah yang dikaji dalam penulisan tugas akhir ini , maka perlu
kiranya diberikan batasan masalah sebagai berikut:

1.

wmn

o

~

9.

Sistem yang digunakan adalah sistem dasar dari Organic
Rankine Cycle yaitu evaporator, kondensor, pompa dan
turbin uap.

Kondisi dalam sistem dalam keadaan tunak (steady state)
Temperatur pada permukaan tube uniform

Media pemanas pada evaporator menggunakan air
teryperatur 100°C dan pendingun udara pada kondensor
35°C

Pemilihan jenis fin yaitu model continous fin circular tube
Perancangan tidak mengikutsertakan analisa metalurgi
dan analisa ekonomi

Fluida kerja yang digunakan adalah R-141b

Pengaruh perpindahan panas secara radiasi antar tube
diabaikan

Pada pendekatan termodinamika tidak ada penurunan
tekanan sepanjang evaporator dan kondensor

10.Tidak ada kebocoran dalam sistem

1.4 Tujuan
Tujuan dari penelitian ini adalah sebagai berikut:

1.

Merancang sebuah sistem Organic Rankine Cycle



2. Mendapatkan geometri dari alat penukar panas yang
digunakan sebagai pembangkit uap pada Organic
Rankine Cycle

3. Mendapatkan geometri dari alat penukar panas yang
digunakan sebagai pelepas panas pada Organic Rankine
Cycle

1.5 Manfaat Hasil Penelitian

Adapun manfaat yang dapat diambil dari penelitian tugas

akhir ini adalah sebagai :

1. Memberikan informasi dan pengetahuan tentang sistem
Organic Rankine Cycle

2. Dapat memberikan informasi serta pengetahuan kepada
kita mengenai parameter-parameter apa saja yang
digunakan dalam merancang suatu alat penukar panas
tipe compact dengan circular tube fin- continous .

3. Serta parameter utama yang dibutuhkan untuk
mengetaahui  karakteristik perpindahan panas yang
dihasilkan komponen kondensor dan evaporator pada
suatu sistem yakni Organic Rankine Cycle.

1.6 Sistematika Penulisan
Sistematika penulisan di susun untuk memberikan gambaran
penjelas mengenai bagian-bagian tugas akhir, diantaranya:

BAB | PENDAHULUAN

Bab ini menjelaskan secara singkat tinjaun secara umum
mengenai latar belakang, rumusan masalah, batasan masalah,
tujuan, manfaat, dan sistematika penulisan dari tugas akhir ini.

BAB Il KAJIAN PUSTAKA DAN DASAR TEORI

Bab ini menjelaskan beberapa teori penunjang yang
digunakan untuk menyelesaikan tugas akhir ini, berupa penelitian
sebelumnya yang masi berhubungan dengan penelitian yang
sedang diteliti. Mengambil kekurangan dan Kkelebihan dari



penelitian sebelumnya untuk dapat diterapkan dan dikembangkan.
Dasar teori digunakan sebagai refrensi atau materi rujukan
sebagai dasar dalam melakukan rancang bangun maupun evaluasi
unjuk kerja dari suatu peralatan alat penukar kalor.

BAB Il METODOLOGI PERANCANGAN

Bab ini menjabarkan alur proses kegiatan tugas akhir ini dari
mulai awal hingga akhir dan menjabarkan mengenai prosedur
atau langkah-langkah dalam melakukan rancang bangun
kondensor dan evaporator. Metode yang digunakan mendesain
heat exchanger adalah metode AT;prp dan metode NTU
digunakan untuk menguji performa heat exchanger yang
dirancang.

BAB IV HASIL DAN PEMBAHASAN

Bab ini menjelaskan bagaimana perancangan dan evaluasi
kondensor dan evaporator. Perancangan berdasarkan analisis
perpindahan panas. Analisis tersebut meliputi desain heat
exchanger mengunakan surface geometri Kays and London
adapun hasil perhitungan yang didapatkan berupa AT;pyrp
,dimensi heat exchanger, koefisien konveksi internal dan
eksternal, overall heat transfer coefficient, luasan perpindahan
panas, dan besar pressure drop

BAB V KESIMPULAN DAN SARAN
Bab ini berisi kesimpulan dari pembahasan masalah serta
saran yang diberikan untuk pengembangan selanjutnya

DAFTAR PUSTAKA

Berisi tentang referensi-referensi yang terkait dengan materi
pembahasan, berupa buku, jurnal tugas akhir terdahulu, maupun
website yang dijadikan acuan untuk menyelesaikan tugas akhir
ini.
LAMPIRAN
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BAB 11
KAJIAN PUSTAKA DAN DASAR TEORI

2.1 Penelitian Terdahulu
2.1.1 Effect of Fin Thickness on the air-side performance of

wavy fin-and tube heat exchangers under

dehumidifying conditions

Penelitian tentang “Effect of Fin Thcikness on the air-side

performance of wavy fin-and tube heat exchangers under
dehumidifying conditions ” telah dilakukan oleh thirapat
kuvannarat, dkk (2014) dimana pada penelitian ini dikaji
pengaruh dari perubahan ketabalan fin dan jarak antar fin terhadap
karakteristik perpindahan panas dan penurunan tekanan pada
wavy fin-tube heat exchanger, dimana variasi yang dilakukan
adalah perubahan jarak antar fin (fin pitch) yaitu : 1,41mm, dan
2,54 dengan kecepatan udara masuk (Vy) adalah 0,5 — 5,5 m/s
dengan interval 0,5 m/s. Penelitian ini menghasilkan beberapa
perubahan fin pitch dan fin thickness yang akan berpengaruh pada
pola aliran udara yang melintasi permukaan tube, dan besar
koefisien konveksi sisi udara dengan penurunan tekanan.

n v,
Gambar 2.1 pengaruh ketebalan fin terhadap koeffisien perpindahan
panas dan penurunan tekanan dengan 2 baris tube longitudinal a)
Fp=1,41mm b) 2,54 mm

Pada gambar 2.1 diatas menunjukkan grafik kecepatan
terhadap nilai koeffisien perpindahan panas dan penurunan
tekanan. Pada ketebalaan fin yang besar memiliki kenaikan nilai
koefisien perpindahan panas dan penurunan tekanan semakin

7



besar seiring bertambahnya kecepaatan udara yang melintasi tube
. Pada gambar 2.2 menunjukkan profil kecepatan udara yang
melintasi fins. jarak fin yang kecil memiliki pola aliran lebih
turbulen dibandingkan dengan jarak fin yang besar. Aliran yang
turbulen memiliki perpindahan panas yang baik sehingga
pendinginan udara yang melintasi tube memiliki koefisien yang
lebih besar.

- Wase heaghy

Gambar 2.2 profil kecepatan udara yang melitasi tube dengan
fin berpola wavy a) jarak fin kecil b) jarak fin besar

2.1.2 Perancangan Kondensor dan Evaporator Untuk
Organic Rankine Cycle dengan Fluida Kerja R-123
sebagai pembangkit listrik
Penelitian  tentang  “Perancangan  Kondensor  dan

Evaporator untuk Organic Rankine Cycle dengan Fluida Kerja R-

123 sebagai Pembangkit Listrik” telah dilakukan oleh Soni Edi

Setiawan. Pada penelitian ini perancangan evaporator dan

kondensor digunakan metode ATLMTD untuk mendapatkan

dimensi dari evaporator dan kondensor untuk sistem ini. Analisa

NTU digunakan untuk mengetahui unjuk kerja dari evaporator

dan kondensor yang telah dirancang. Perhitungan pressure drop

juga dilakukan dalam perancangan ini untuk mengetahui kerugian
tekanan yang terjadi. Penelitian ini mampu menghasilkan sebuah
evaporator dan kondensor untuk sistem Organic Rankine Cycle.

Dengan dimensi dari evaporator adalah: panjang = 0.5 m, tinggi =

0.5 m dan lebar = 0.078 m. Sedangkan untuk kondensor adalah

panjang = 1.510 m, Tinggi = 1.093 m dan lebar = 0.384 m.

Effektifitas dari evaporator adalah 0.67 dan kondensor adalah



0.62. Penurunan tekanan pada sisi refrigeran pada evaporator
adalah 0.172 bar sedangkan pada kondensor adalah 0.047 Bar.

Gambar 2.3 hasil rancangan kondensor shell and tube dan
evaporator tipe compact

Adapun hasil perhitungan effectiveness dari hasil perancangan
kondensor dapat dilihat pada diagram berikut.
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Gambar 2.4 Grafik effectiveness kondensor fungsi massa alir refrigerant

Dari grafik diketahui bahwa nilai effectiveness maksimum
dari kondensor adalah pada massa alir 0,40258 kg/s yakni pada
desain dari kondensor. Dengan kenaikan massa alir dari
refrigerant maka nilai NTU akan naik sehingga effectiveness juga
akan naik. Namun jika massa alir refrigerant terus dinaikkan
maka effectiveness akan cenderung menurun karena karena
kemampuan daya serap kalor oleh pendingin terbatas.
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2.1.3 Studi Eksperimen Karakteristik Siklus Dari Sistem

Organic Rankine Cycle Dengan Fluida Kerja R-123

Pada tugas akhir ini dilakukan penelitian dengan metode
eksperimel pada suatu sistem Organic Rankine Cycle yang telah
dibangun dilakukan oleh Rony Putera Napitupulu. Sistem ORC
yang diuji memiliki empat komponen utama yaitu, turbin,
kondensor, pompa dan evaporator. Sistem ORC bekerja dengan
menggunakan fluida kerja R-123. Pada Penelitian yang telah
dilakukan difokuskan pada bagaimana efisiensi termal yang
dihasilkan oleh sisitem ORC dan besar effectiveness dari
komponen kondensor fungsi dari variasi aliran fluida kerja mulai
dari flowrate 4 GPM — 2 GPM dengan penurunan setiap 0,5
GPM.

Gambar 2.5 Sistem instalasi percobaan organic rankine cycle

Hasil yang didapatkan berupa grafik —grafik, dua
diantaranya adalah grafik ,laju perpindahan panas pada kondensor
dan effectiveness kondensor fungsi debit fluida kerja. Dari grafik
dapat dilihat bahwa trend grafik cenderung naik seiring dengan
kenaikan debit fluida kerja. Hal ini terjadi karena bertambahnya
mass flowrate yang terjadi disetiap peningkatan debit fluida kerja.
Walaupun nilai enthalpy fluida kerja yang melalui komponen
kondensor cendrung menurun seiring dengan kenaikan debit
namun kenaikan nilai mass flowrate masih lebih signifikan untuk
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memberikan perpindahan panas yang lebih besar. Semakin baik
kondensor bekerja mendinginkan fluida kerja, maka semakin
besar juga laju perpindahan panas yang dapat dipindahkan
kedalam air pendingin. Nilai effectiveness kondensor akan
semakin turun seiring dengan kenaikan debit refrigerant. Hal ini
terjadi karena q actual naik secara konstan sedangkan g maks
naik secara signifikan. Kenaikan q maks yang signifikan terjadi
karena seiring dengan kenaikan debit refrigerant selisih suhu Thi
dikurangi dengan Tci lebih besar dibandingkan dengan selisih
suhu Thi dikurangi dengan Tho. Untuk efisiensi thermal siklus
Organic Rankine Cycle berkisar antara 9% - 9,5 % pada variasi
flowrare fluida kerja.

Q Kondensor fungsi Debit Refrigerant

HOUX

(watt) 30000 &

Osbet redrigerans |0PMY)

Effectiveness Condensor fungsi Debit
Refrigerant

Debit refrigerant (GPM)

Gambar 2.6 grafik hasil percobaan variasi debit refrigerant terhadapat
laju perpindahan panas pada kondensor dan evaporator
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2.2 Organic Rankine Cycle

Organic Rankine Cycle (ORC) merupakan jenis siklus
Rankine yang menggunakan fluida kerja organik sebagai fluida
kerjanya. Dengan menggunakan bahan organik yang memiliki
massa molekul yang besar dengan titik didih yang rendah
daripada titik didih air. Fluida ini memungkinkan pemanfaatan
panas dengan siklus Rankine yang bekerja pada temperatur
rendah, seperti panas sisa dari industri (waste heat), panas bumi
(Geothermal), panas matahari (solar cell) dan sebagainya. Panas
tersebut dapat diubah menjadi kerja pada turbin dengan
dihubungkan pada generator dan diubah menjadi energi listrik.
Siklus ORC merupakan suatu siklus uap dimana siklus ORC
menggunakan fluida kerja organik (refrigerant). Siklus sederhana
organic rankine cycle ditunjukkan pada gambar 2.7 berikut ini :
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Gambar 2.7 Sistem Siklus Organic Rankine Cycle

Siklus sederhana organic rankine cycle terdiri dari empat
komponen utama yaitu:
1. Evaporator
Evaporator merupakan salah satu jenis alat penukar
panas berfungsi untuk mengevaporasi fluida organik dari
liquid menjadi uap sebelum masuk ke dalam turbin.
2. Turbin
Turbin berfungsi untuk mengekspansi atau menurunkan
tekanan dari fluida organik dan yang akan menghasilkan
energi listrik bila disambungkan ke generator.
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3. Kondensor
Kondensor merupakan salah satu jenis alat penukar
panas yang berfungsi untuk mengkondensasikan uap dari
fluida kerja organik menjadi cairan dimana pada proses ini
berlangsung pada tekanan dan temperatur konstan
4. Pompa
Pompa berfungsi untuk menaikkan tekanan dari fluida
organik sesuai dengan tekanan yang diperlukan oleh
evaporator sebelum masuk kembali ke evaporator, dimana
di masing - masing komponen terjadi proses
termodinamika seperti pada siklus Rankine.

Perbedaan utama siklus Rankine dan ORC vyaitu pada siklus
Rankine menggunakan fluida kerja air untuk menghasilkan uap,
sedangkan pada ORC menggunakan fluida kerja organik dan juga
pada siklus Rankine menggunakan boiler sebagai tempat
penambahan panas sedangkan pada sistem ORC menggunakan
evaporator sebagai tempat penyerapan panas sehingga pada siklus
ini kita tidak menggunakan suatu wadah untuk proses
pembakaran sehingga tidak menghasilkan polusi udara akibat dari
proses pembakaran.

Analisa energi pada tiap komponen utama pada sistem
Organic Rankine Cycle ini dapat menggunakan persamaan hukum
pertama termodinamika untuk mendapatkan kerja output dan
panas yang diterima maupun yang dikeluarkan oleh sistem ini.
Persamaan yang digunakan adalah hukum keseimbangan energi
sebagai berikut :

Lo =t 41y (b + ot gz} = fhe +Z 4 gz} (21)

a. Proses 1 — 2 (Turbin) : uap dari evaporator pada titik 1.
Dengan temperatur dan tekanan yang tinggi, masuk menuju
turbin kemudian diekspansikan untuk masuk ke kondensor
pada titik 2. Dengan mengambil control volume pada turbin
dan mengasusmsikan bahwa turbin bekerja secara isentropik,
maka daya turbin dapat dihitung dengan persamaan berikut :

Wr =m(hy — hy) (2.2)



Dimana W+ merupakan power turbin, untuk h;dan h,
merupakan entalpi dari fluida kerja yang masuk dan
meninggalkan turbin

s = - o .

BNTWALPY ping * -

Gambair-2.8 Dfag}am Mohler Proses Organic Rankine Cycle

. Proses 2 — 3 (Kondensor) : Untuk proses 2 - 3 terjadi pada
kondensor, panas yang hilang pada kondensor dapat
ditentukan dengan persamaan :

Qc = m(h, — h3) (2.3)

Dimana h, dan hs merupakan entalpi dari fluida kerja yang
masuk dan keluar kondensor.

. Proses 3 — 4 (Pompa) : Refrigerant keluar dari kondensor
pada titik 3 kemudian dipompa menuju ke evaporator. Dengan
mengambil control volume pada pompa dan mengasusmsikan
bahwa pompa bekerja secara isntropik, maka daya pompa
dapat dihitung dengan persamaan berikut :

Wp = m(hy — h3) (2.4)

Dimana Wp adalah kerja pompa, untuk hs; dan hs, merupakan
entalpi fluida kerja masuk dan keluar pompa yang bekerja
secara isentropik.
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d. Proses 4 — 1 (Evaporator) : Untuk proses 4 - 1 terjadi pada
evaporator dimana terjadi proses evaporasi untuk mengubah
liquid menjadi uap, dimana panas rata — rata yang diberikan
evaporator ke fluida kerja dapat ditentukan dengan persamaan:

QE = m(hy — hy) (2-5)

Dimana h; dan h, merupakan entalpi dari fluida kerja yang
keluar dan m asuk evaporator.

e. Efisiensi Siklus : Untuk efesiensi dari siklus dapat dinyatakan
sebagai rasio antara kerja bersih dari siklus dibagi dengan
panas yang diberikan evaporator, dapat ditulis sebagai berikut:
Ncycie = WTQ'_EWP (2.6)
Dimana dengan mensubstitusi persamaan (2.2), (2.3) dan (2.5)
kedalam persamaan (2.6) sehingga efesiensi thermal untuk
siklus dasar ORC dapat dituliskan:

_ (hy=hy)+(h4—h3)
r]Cycle - (h1—hy) (2-7)

Untuk kerja rasio kerja balik dihitung dengan rumus:

bwr = Zp/m (2.8)

Wr/m

2.2.1 Penerapan Organic Rankine Cycle
Penggunaan limbah panas dari suatu proses adalah
penerapan Organic Rankine Cycle yang utama. Beberapa
penggunaan sistem Organic rankine cycle adalah penggunaan
limbah panas dari pembakaran biomassa, limbah panas mesin

pembakaran dalam dan proses panas bumi

e Panas dari Pembakaran Biomassa

Pembakaran adalah proses yang paling umum untuk
produksi energi dari bahan bakar terbarukan ini. Fakta bahwa
pembakaran biomassa bebas dari CO, telah menyebabkan
negara-negara memberikan dukungan keuangan untuk
pengembanagan teknologi pembakaran biomassa. Dengan
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bahan bakar padat seperti biomassa sistem ORC terbukti dapat
memproduksi daya hingga 1 mega watt listrik. Efisiensi listrik
dari proses ORC terletak antara 6-17% (Karl, 2004).
Walaupun efisiensi ORC rendah, tetapi memiliki keuntungan
lain, seperti fakta bahwa sistem dapat bekerja tanpa
pemeliharaan, sehingga menyebabkan biaya personil yang
sangat rendah.

Limbah Panas dari Mesin IC

Contoh ORC yang bersumber dari limbah panas berasal
dari bidang mesin Pembakaran internal (IC). Proses ORC
dapat ditemukan misalnya dalam proses biomassa. Dalam hal
ini, biogas yang keluar dari digester biomassa dibakar dalam
mesin pembakaran dalam. Limbah panas dari hasil mesin
pembakaran dalam digunakan untuk mengoprasikan siklus
ORC. Gas buang yang meninggalkan motor biasanya pada
suhu sekitar 490 ° C

Tenaga Panas Bumi

Kasus lain di mana teknologi ORC digunakan adalah
dengan memanfaatkan panas bumi yang memiliki suhu antara
80 °C dan 160 °C. Contoh tenaga panas bumi yang digunakan
untuk proses ORC adalah Neustadt-Glewe plant di Jerman
yang merupakan pembangkit listrik tenaga panas bumi
pertama di Jerman (Lund, 2005). Pembangkit ini
menggunakan Organik Rankine Cycle  sederhana dan
menggunakan n- Perfluorpentane (C5F12) sebagai fluida
kerjanya. Menggunakan air yang bersuhu sekitar 98 ° C dari
kedalaman 2.250 meter dan mengubah panas ini menjadi 210
kW listrik melalui turbin Organik Rankine Cycle (ORC).
Penggunaan tenaga panas bumi untuk proses ORC lainnya
adalah Altheim Rankine Cycle Turbo Generator di atas
Austria kota Altheim. Pembangkit ini menghasilkan 1 Mega
Watt daya listrik.
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2.3 Fluida Kerja

Sifat dan kriteria Fluida kerja memainkan peranan penting
dalam siklus organic rankine cycle. Sebuah fluida kerja tidak
cukup hanya memiliki sifat termodinamika yang cocok terhadap
apilkasinya, tapi juga memiliki stabilitas kimia yang memadai
dalam kisaran suhu yang diinginkan. Pemilihan fluida
mempengaruhi  efisiensi  sistem, kondisi operasi, dampak
lingkungan dan ekonomi viabilitas. Kriteria seleksi ditetapkan
untuk mencari kandidat potensial fluida kerja untuk siklus yang
berbeda - beda pada berbagai kondisi.

R-141b (HCFC-141b) juga termasuk refrijeran jenis HCFC
dengan rumus kimia C,H3ClF. Refrijeran ini tidak mudah
terbakar, tidak beracun, tidak berwarna dan berfasa cair pada
kondisi atmosferik. Nilai ODP dan GWP nya masing-masing 0,11
dan 0,09. R-141b secara umum digunakan sebagai refrijeran,
namun juga dapat digunakan sebagai pembersih untuk
menggantikan R-113 dan sebagai plastic foamer untuk
menggantikan R-11.

- i-;. REFRIGERANT

.....
......

Gambar 2.9 Refrijerant R-141b

2.3.1 Termodinamika dan sifat fisik
Secara termodinamkika dan sifat fisik yang harus
diperhatikan dalam pemilihan fluida kerja adalah sebagai berikut :
1. Kalor laten penguapannya harus cukup tinggi
Sebuah fluida dengan panas laten yang tinggi akan
menyerap lebih banyak energi dari sumber dalam evaporator
dan dengan demikian mengurangi laju aliran yang
dibutuhkan
2. Densitas harus cukup tinggi
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Dengan densitas yang cukup tinggi akan mengurangi
laju aliran dapat menguntungkan bagi pompa.
3. Titik beku yang rendah
Titik beku harus lebih rendah dari suhu terendah dalam
siklus untuk menghindari pembekuan fluida kerja pada saat
proses siklus sedang berlangsung.
4. Stabilitas yang baik di suhu tinggi
Tidak seperti air, fluida organik biasanya mengalami
kerusakan kimia dan dekomposisi pada tinggi suhu. Sehingga
suhu maksimum sumber panas dibatasi oleh stabilitas kimia
dari fluida kerja
5. Konduktifitas termal yang tinggi
Konduktivitas termal sangat penting untuk menentukan
karakteristik perpindahan kalor.
6. Viskositas yang rendah dalam fase cair maupun fase gas
Dengan turunnya tahanan aliran refrigeran dalam pipa,
kerugian tekanannya akan berkurang.

2.3.2 Properties Refrigerant sebagai Fluida Kerja

R-141b (HCFC-141b) juga termasuk refrijerant jenis
HCFC dengan rumus kimia C,H3ClF. Jenis refrijerant ini
memiliki sifat tidak mudah terbakar, tidak beracun, tidak
berwarna dan berfasa cair pada kondisi atmosferik dan memiliki
bau halus dan mudah menguap. Nilai ODP dan GWPnya masing-
masing 0,11 dan 0,09. Aplikasinya secara umum adalah sebagai
refrijerant, biasanya digunakan untuk blowing agentdan cairan
pemadam namun dapat juga digunakan sebagai pembersih untuk
menggantikan R-113. Physical properties dari R-141b dapat
dilihat pada table berikut :

Tabel 2.1 Sifat fisik Refrigerant R141b
Formula Molekul CH3CCL,F  |Suhu Kiritis (°C) 204,20

Berat Molekul 116,95 Tekanan Kritis (MPa) 4,25
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Titik Didih 32,00 ODP 0,086
101,3KPa (°C)
Titik - GWP 700,00

Beku 101,3KPa

Densitas 30°C 1221,00
(kg/m3)

Dichlorofluoroethane (HCFC-141b) dapat menjadi pengganti
CFC-11 sebagai foaming agent untuk rigid or soft PU foam
without changing process and equipment, atau CFC-113 sebagai
pembersih metal dan solder remover sama baiknya

Tabel 2.2 Indeks Refrigerant R141b

Kemurnian > 99,8% Kadar Klorida |-

Kandungan Air <0,002%  |Penampakan [Tidak Berwarna dan
Jernih

Keasaman < 0,00001% |Aroma Tidak Beraroma

Residu Penguapan | <0,01%

2.4 Heat Exchanger

Alat Penukar Kalor (Heat Exchanger) merupakan sebuah
alat yang berfungsi untuk menurunkan dan atau meningkatkan
temperatur sebuah sistem dengan memanfaatkan suatu media
pendingin atau pemanas sehingga kalor dapat berpindah dari
temperatur  tinggi ke temperatur rendah. Berdasarkan
kontruksinya, alat penukar kalor dibedakan menjadi 3 jenis yaitu :
shell and tube heat exchanger, concentric heat exchanger, dan
compact heat exchanger. Pada penelitian tugas akhir ini, jenis alat
penukar kalor yang akan didesain untuk memenuhi sistem yang
dirancang adalah jenis tube fin heat exchanger. Alat penukar
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kalor menurut proses perpindahan panasnya dapat dilakukan
secara langsung atau tidak diantaranya :

1. Alat penukar kalor yang langsung ialah dimana fluida
yang panas akan bercampur secara langsung dengan
fluida dingin (tanpa adanya pemisah) dalam suatu bejana
atau ruangan tertentu.

2. Alat penukar kalor yang tidak langsung ialah dimana
fluida panas tidak berhubungan langsung (indirect
contact) dengan fluida dingin. Jadi proses perpindahan
panasnya itu mempunyai media perantara seperti pipa,
plat atau peralatan jenis lainnya.

A
N

ER g

Gambar 2.10 Penukar kalor aliran melintang (a) bersirip dengan
kedua fluidanya tidak campur (b) tidak bersirip dengan satu fluida
campur dan satu fluida lagi tidak campur

Pengklasifikasian heat exchanger selanjutnya adalah
berdasarkan luas bidang kontak terjadinya perpindahan panas
antar fluida. Parameter yang digunakan dalam pengklasifikasian
ini adalah sebuah satuan besar luas permukaan bidang kontak di
setiap volume heat exchanger. Semakin luas permukaan bidang
kontak perpindahan panas per satuan volume, maka akan semakin
besar efisiensi perpindahan panas yang didapatkan. Namun hal
tersebut harus juga memperhatikan jenis fluida kerja yang
digunakan. Semakin besar kandungan partikel di dalam fluida
tersebut, maka semakin rendah juga kebutuhan luas permukaan
bidang kontak perpindahan panas pada heat exchanger.
Pengklasifikasian heat exchanger berdasarkan hal ini antara lain
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adalah compact heat exchanger dengan luas bidang kontak di atas
700 m*¥m?®; Laminar Flow Heat Exchanger dengan luas bidang
permukaan di atas 3000 m*m?®, serta Micro Heat Exchanger
dengan luas bidang kontak di atas 15000 m*/m?.
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Gambar 2.11 Klasifikasi Heat Exchanger Berdasarkan Luas
Permukaan Perpindahan Panas

2.4.1 Compact Heat Exchanger

Penukar kalor kompak (compact heat exchanger) adalah
tipe yang memiliki luasan perpindahan panas yang sangat besar
(>= 700 m¥m?®) per satuan volume. Alat penukar kalor jenis ini
sangat cocok untuk penerapan dalam aliran gas dimana
memiliki nilai h yang rendah. Untuk menghasilkan luas
permukaan perpindahan panas yang besar maka digunakan
susunan tube berfin maupun menggunakan plate-fin. Compact
heat exchanger banyak digunakan di dunia industri maupun untuk
keperluan sehari-hari baik untuk fluida gas dengan gas maupun
gas dengan cairan. Beberapa contoh penggunaanya adalah
kondensor dan evaporator pada sistem refrigerasi dan tata udara,
pendingin oli pada pesawat udara, radiator pada mesin-mesin
otomotif dan pembangkit tenaga dengan skala kecil menengah.
Macam macam penukar kalor jenis compact heat exchanger
diantaranya adalah circular finned tubes, finned flat tubes, dan
plate fin heat exchanger.

Pada konstruksi compact heat exchanger pada gambar
dibawah terdapat sirip (fin) yang berfungsi untuk laju
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perpindahan panas dari permukaan ke fluida sekeliling. Compact
heat exchanger sering digunakan dalam dunia industri maupun
untuk keperluan sehari-hari. Tipe ini baik digunakan untuk jenis
fluida gas dengan carian maupun fluida gas dengan gas. Biasanya
alat penukar panas ini digunakan bila koefisien konveksi dari
penukar panas yang bersinggungan dengan salah satu fluida jauh
lebih kecil dibandingan koefisien konveksi dari kedua fluida yang
ada. Adapun karakteristik dari Compact heat exchanger:

Memiliki permukaan yang diperluas (extended surface)
Fluida yang berupa cairan harus bersih dan relatif
nonfouling karena diameter hidroliknyakecil (Dh)

Berbagai permukaan yang tersedia memiliki urutan yang
berbeda besaran dari luas

permukaan rapat massa.

Paling tidak ada satu fluidanya yang berbentuk gas.

Luas permukaan compact heat exchanger besar dan
panjang yang pendek, sehingga desain dari compact heat
exchanger penting untuk uniform flow distribution.

Mudah dalam mendistribusikan luas permukaan di sisi
yang panas atau dingin sesuai yang diinginkan oleh
perancang.

Ak

Gambar 2.12 Inti dari compact heat exchangers (a) Fin-tube (pipa
datar, sirip plat menyeluruh) (b) Fin-tube (pipa bundar, sirip plat
menyeluruh) (c) Fin- tube (pipa bundar, sirip bundar) (d) Plate-fin

(laluan tunggal) (e) Plate- fin (laluan banyak)
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Gambar 2.13 Compact Heat Exchanger dan berbagai tipe permukaan
fin

a. Tube-Fin Heat Exchanger

Satu kelemahan dari heat exchanger tipe tubular dan plat
adalah koefisien perpindahan panas yang relatif rendah, yakni
hanya mampu mencapai maksimal 60%. Hal ini dikarenakan
angka perbandingan luas permukaan perpindahan panas tiap
satuan volume yang rendah, yaitu kurang dari 700 m%/m>.
Sehingga salah satu cara untuk meningkatkan efisiensi
perpindahan panas adalah dengan jalan meningkatkan luas
permukaan perpindahan panas, yakni dengan menggunakan sirip.
Prinsip dasarnya adalah dengan adanya sirip ini maka permukaan
kontak terjadinya perpindahan panas semakin luas sehingga
meningkatkan efisiensi perpindahan panas ; pada fluida mengalir,
dengan adanya sirip ini maka aliran fluida akan sedikit terhambat
sehingga didapatkan waktu untuk transfer panas yang lebih lama
dan efektif.

Tipe alat penukar kalor Tube-Fin banyak digunakan di dunia
industri dalam berbagai penerapan. Tube-fin heat exchanger
memiliki konstruksi yang tidak jauh berbeda dengan plate fin heat
exchangers, perbedaan yang mendasar adalah area pertukaran
kalor yang terjadi. Pada Tube-fin heat exchangers, aliran
pertukaran kalor terjadi antara tube dan sirip (fin). Tube-fin pada
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umumnya memiliki nilai compactness (kepadatan) yang lebih
rendah jika dibandingkan dengan plate-fin, namun tube-fin
memiliki jangkauan yang luas untuk tekanan operasi fluida.
Penampang tube yang digunakan pada umumnya berbentuk
bundar atau persegi panjang. Susunan tube ditunjukkan oleh
gambar 2.14. Sirip-sirip pada tube-fin heat exchanger dirancang
di luar maupun dalam sisi tube, atau di kedua sisi tube, tergantung
pada aplikasinya. Sirip di luar sisi tube dapat dikategorikan
sebagai berikut:

Gambar 2.14 Penampang circular fin tube dan continuous fin tube

24.2 Perhitungan Perancangan Luasan Circular Tube Wavy
Plate Fin Heat Exchanger

Pada perancangan Plate fin heat exchanger persamaan-
persamaan yang dipakai hampir sama dengan perancangan
Individually finned tubes. Perbedaannya hanya dalam persamaan
karakteristik permukaan, efisiensi sirip, dan pressure drop
berbeda dengan persamaan yang digunakan dalam individually
finned tubes.

Geomteri fin tube heat exchanger merupakan hal yang
sangat komplek. Hal ini dikarenakan komponen penyusun heat
exchanger itu sendiri terdiri dari beberapa tube dengan bentuk
pipa yang disusun tegak lurus dengan sirip yang mempunyai
bentuk lembaran dengan ketebalan yang sangat tipis bila
dibandingkan dengan panjang dan lebarnya. Untuk mencari
unjuk kerja compact heat exchanger, terdapat parameter-
parameter geometri yang harus diketahui dan dihitung terlebih
dahulu diantaranya adalah luas permukaan pembuluh (tube)
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efektif (Ap), luas permukaan sirip efektif (Ays), luas permukaan
efektif total (A,), luas frontal (Ag) dan rasio luas perpindahan
panas dengan volume total.

Pada saluran sirip nilai jumlah sirip tiap meter Fin Pitch,
jarak antar plat penyekat plat spacing (b), jari-jari hidraulik (rh),
tebal sirip (H), material sirip, rasio luas perpindahan
panas/volume total antar plat , dan rasio luas sirip/luas total .

e Geometri Permukaan Finned Tube

CL T

41908 o8| | <t
oo -2e| | [
ol - BRI ¢

1y

Gambar 2.15 Penampang Circular tube-Continuous fin Heat
exchanger

Berdasarkan gambar 2.7 diatas maka, berbagai parameter yang
telah disebutkan diatas dapat dihitung dengan rumusan sebagai
berikut :

1) Luas permukaan Efektif Total

ATotaI = Abase+Afin (29)

Luasan permukaan pembuluh efektif merupakan luasan selimut

pembuluh (tube) yang bersinggungan dengan fluida yang

mengalir diluar tube.

Apase = T.dg. (Lz — tr. Ng). Nrype (2.99)

Luasan total fin adalah
Apin =2 (Ly-Ls =2 @Neue ) Npin + 2 L. trin Npi. - (2.90)
Keterangan:

d. = diameter luar tube (m)
N+ =Jumlah tube arah transversal
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2)

3)

4)

5)

6)

N_ = Jumlah tube arah longitudinal
S =fin spacing (m)

t = ketebalan fin (m)

Lz = Tinggi heat exchanger

L, =Panjang heat exchanger

Frontal Area (As)
Luas Frontal, A dirumuskan dengan :
Afr, Udara = I—2 . L3 (210)

Minimum Free flow area (A¢)
App = {(L;i - 1) z+[(Sy —d,) — (Sp — do). tr. Nf]} xL, (2.11)

Dimana Z adalah sebagai berikut

Z=2X if 2x<2y
Z=2y if 2y<2x
Dimana: 2x = (Sr—d,) — (S;—d,).ts N¢ (2.11a)
0,5

St

y = [(7)2 + (sL)Z] —d.— (Sy—d.).tzN;  (2.11b)

Rasio antara free flow dengan luas frontal

Ly.Ly—Ly Ly teN 4
o= 232U gty g = L (2.12)

Ly.Ls Apy
Rasio luas perpindahan panas total dengan volume (a)

o= et (2.13)
dimana: V=L; X Ly, X Ls

Luas permukaan efektif total per tube

Abase =T. do- (LZ — Pf(Nf - 1) (214)
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(b)
a)

S2]
= ooli =7

3

Gambar 2.16 . Luas permukaan efektif per tube

2.5 Tinjauan Perpindahan Panas
2.5.1 Konsep Perpindahan Panas Secara Umum
a. Konduksi
Konduksi merupakan perpindahan panas yang melalui zat
perantara tanpa disertai dengan perpindahan bagian-bagian zat
tersebut. Jika pada suatu benda terdapat gradien temperatur,
perpindahan panas akan terjadi dari bagian temperatur yang tinggi
ke temperatur yang lebih rendah. Persamaan 2.9 merupakan
persamaan perpindahan panas secara konduksi.
dT

keterangan:

q = laju perpindahan kalor (W)

k = konduktivitas termal (W/m.K)

A = luas penampang (m!)

3—; = gradien suhu ke arah perpindahan panas

b. Konveksi
Koveksi merupakan perpindahan energi antara sebuah objek
dengan lingkungannya karena adanya pergerakan fluida.
Persamaan umum perpindahan panas secara konveksi adalah:
q=hA(Ts —T.,) (2.17)
keterangan:
q = Laju perpindahan kalor (W)
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h = Koefisien perpindahan panas konveksi (W/m?K)
A = Luas penampang (m?)

Ts = Temperatur pada permukaan benda (K)

Too = Temperatur ambient (K)

Koefisien perpindahan panas konveksi yang terjadi pada
aliran internal maupun dipengaruh oleh enam variabel yaitu
diameter yang dilalui fluida (Dt dan Ds), konduktivitas termal
fluida (Kf), kecepatan aliran fluida (v), kerapatan massa (p),
viskositas (p), dan panas spesifik fluida pada tekanan konstan
(Cp). Keenam variabel tersebut akan mempengaruhi angka
Reynold, angka Prandtl, dan angka Nusselt.

2.5.2 Kesetimbangan Energi Pada Heat Exchanger

Didalam menganalisa alat penukar kalor digunakan hukum
pertama termodinamika, dimana menyatakan bahwa perpindahan
kalor rata-rata antara fluida panas sama dengan perpindahan kalor
rata-rata pada fluida dingin

dc = qn (2.18)

Dimana,
qc = McCp(Teo = Tei) dan g, = MpCpp(Thi = Thyo) (2.19)

Keterangan :
M, 1y = Laju aliran massa (kg/s)
Cpe.Cpn = Panas spesifik (kj/kg.’C)
Tein Thin = Temperatur masuk (°C)
Te.outs Thout = Temperatur keluar (°C)
cdanh = Fluida dingin dan panas

Untuk mempermudah analisis penukar kalor diperlukan
kombinasi laju aliran massa dengan panas spesifik fluida
sehingga menjadi satu kuantitas yang disebut kapasitas panas
rata-rata

CC = mCCp'C dan Ch = mhcplh (220)
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2.5.3 Perpindahan Panas Sisi Dalam ( Internal Flow)

Perpindahan panas di sisi tube tergantung pada kondisi
alirannya yaitu laminar atau turbulen. Kondisi aliran dapat
diketahui dari bilangan reynold. Persamaan bilangan reynold
yang digunakan adalah sebagai berikut :

4.
Re = TDRN (2.21)

Sedangkan, untuk menghitung koefisien konveksi di dalam tube
dapat dirumuskan sebagai berikut oleh Dittus-Boelter :

Nu = 0,023 Re%8. pr™ (2.22)
Dimana : n = 0,4 untuk fluida dalam tube mengalami pemanasan
(Ts>Thm)
n = 0,3 untuk fluida dalam tube mengalami pendinginan
(Ts<Tm)

Koefisien perpindahan panas konveksi pada sisi dalam tube dapat

dirumuskan sebagai berikut :
h = Nu. k

D
Keterangan :
Re= Reynolds number sisi internal tube
h= Koefisien konveksi sisi internal tube( W/m’K)
Nu= Nusselt number sisi internal tube
m= Laju alir massa sisi internal tube(kg/s)
K= Viskositas fluida sisi internal tube
k= Konduktifitas thermal (W/K)
Pr= Prandalt number sisi internal tube

(2.23)

2.5.4 Perpindahan Panas Sisi Luar (Eksternal Flow)

Koefisien konveksi pada sisi eksternal / fins dan gesekan
aliran (flow friction) pada sebuah permukaan alat penukar kalor
secara umum bergantung pada dimensi dan susunan fin
yakni Kkarakteristik ~ dasar dari permukaan penukar kalor
tersebut . Oleh sebab itu , dalam mengamati perpindahan panas
pada continuous plate fin heat exchanger perlu diketahui dahulu
luasan perpindahan panas dari circular tube. Karakteristik
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tersebut dalam bentuk faktor Coulburn factor (j) dan faktor
gesekan f yang merupakan fungsi Bilangan Reynold Re. Nilai
koefisien konveksi bisa didapatkan dengan mengetahui nilai dari
J-colburn yang merupakan fungsi dari bilangan reynolds.
Persamaan untuk menghitung bilangan reynolds adalah sebagai
berikut :

m m

== (2.24)
Re = % (2.25)

Faktor Colburn dan gesekan didefinisikan oleh “kays and
london” untuk tipe continuous fin dengan grafik J,, terhadap Rey.
Berikut grafik hasil percobaan untuk mendapatkan nilai J-
Colburn

ey

Gambar 17. Grafik J dan f factor Kays and London

Koefisien konveksi pada fins atau daerah fluida pendingin dapat
dirumuskan sebagai berikut :

h=jn ek (2.26)
Keterangan :

G = Maximum mass velocity (kg/s m?)

h = Koefisien konveksi pada sisi fin (W/m?K)

jn = Colburn J Faktor

D = Diameter out (m)

Re = Reynolds number sisi fin
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2.5.5 Metode LMTD (Log MeanTemperature Diference)
Metode yang sering digunakan untuk perancangan awal
sebuah alat penukar panas adalah dengan menggunakan metode
LMTD (log mean temperature diference). Persamaan laju
perpindahan panas dengan metode LMTD adalah sebagai berikut

Dimana:
q = kalor yang dipindahkan (Watt)
U = Koefisien perpindahan kalor menyeluruh (W/m’K)
A = Luas permukaan perpindahan panas (m?)

AT prp = Beda temperatur rata — rata (K)

Beda temperatur rata — rata counter flow :
(Thi_Tc o)_(Th o_Tci)

a ) 3 3 228
ln(Th,i_Tc,o)/(Th,o_Tc,i) ( )

ATyyrp =

Gambar 2.18 Tipe Aliran cross pada Heat Exchanger

2.5.6 Metode NTU (number of transfer unit)

Metode NTU merupakan metode yang dipakai untuk
mengetahui unjuk kerja dari penukar panas yang sudah jadi.
Untuk mendefenisikan unjuk kerja dari penukar panas terlebih
dahulu harus diketahui laju perpindahan panas maksimum yang
dimungkinkan oleh penukar panas tersebut (Qmax)-

Jika C.< Cp maka qmax= C¢(Thi— Tci) (2.29)
Jika C.> Cp maka Qmax= Ch (Th,i — T¢,i) (2.30)
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Sedangkan effectiveness (&) adalah perbandingan antara laju
perpindahan panas heat exchanger dengan laju perpindahan
maksimum yang dimungkinkan.

E =

(2.31)

dmax

Effectiveness merupakan bilangan tanpa dimensi dan
berada dalam batas 0 < & < 1 untuk semua heat exchanger
effectiveness dapat dinyatakan dengan

e=f (NTU, Cm—") (2.32)

Cmax

Number of Transfer Unit (NTU) juga merupakan bilangan
tanpa dimensi dan didefinisikan sebagai

NTU = CU% (2.33)
Dimana Cy,i, diperoleh untuk nilai yang terkecil dari :
Cc =McCpe (2.34)
atau
Ch = mhcp,h (235)

Selanjutnya harga NTU dari berbagai jenis heat exchanger
dapat dicari dari grafik atau persamaan yang tersedia di dalam
text books.

2.5.7 Perpindahan Panas Pada Sirip ( Heat Transfer from

Extended Surface )

Pada permukaan pipa yang dilalui fluida panas atau dingin
pada sisi bagian luar ditambahkan sirip untuk memperluas
permukaan perpindahan panas. Akan tetapi sirip juga memiliki
tahanan konduksi pada permukaan yang memanjang dan akan
menghambat laju perpindahan panas dari alat penukar panas.
Dengan adanya hal ini menunjukkan bahwa dengan penambahan
fin tidak selalu akan mempercepat perpindahan panas. Oleh
karena itu, untuk mendesain sirip perlu mempertimbangkan
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material sirip, geometri sirip dan lingkungan dimana sirip akan
digunakan.

Crah W N

e

Jerwh S panghet g (V)

Gambar 2.19 Pengaruh tebal sirip (t) dan konduktifitas termal sirip (K)
terhadap distribusi temperature sepanjang sirip

Dari gambar 2.19 dapat dilihat bahwa sirip yang mempunyai
ketebalan dan konduktifitas termal yang lebih besar akan
memiliki distribusi temperatur yang lebih landai, dibanding sririp
yang mempunyai tebal dan konduktifitas termal yang lebih kecil.
Hal ini ditinjau dari rumusan distribusi temperatur itu sendiri
adalah sebagai berikut

6 _ T-T. _ -mx
5, ToT (2.36)
_ h P
m= | (2.36a)
Keterangan :

T, = Temperatur pangkal (base)
T. = temperatur infinity

Dari rumusan diatas jika koefisien konveksi,h dan konduktifitas
termal,k konstan maka harga m hanya dipengaruhi oleh geometri
sirip yaitu perbandingan antara perimeter dan luas penampang
sirip. Dengan adanya penambhan tebal sirip maka rasio P/Ac
semakin kecil sehingga m juga semakin kecil. Hal ini berakibat
makin kecilnya variasi temperatur sepanjang sirip atau grafik 6 /
8, fungsi jarak dari pangkal sirip (x) menjadi lebih landai.
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Demikian juga dengan pengaruh harga k terhadap distribusi
temperatur sepanjang sirip, dengan harga koefisien konveksi,h
dan pada geometri sirip yang sama maka dengan semakin
besarnya harga K maka variasi temperatur sepanjang sirip akan
lebih sedikit dibanding dengan sirip yang mempunyai harga K
yang lebih kecil.

a. Unjuk Kerja fin

Selain itu perlu adanya evaluasi apakah penambahan fin
tersebut efektif untuk mempercepat perpindahan panas. Efektifitas
fin dapat dihitung dengan menggunakan rumus sebagai berikut :

=_9
€= hAe 08 (2.37)

Untuk mengevaluasi unjuk Kkerja sirip dapat diketahui
dengan menghitung besarnya effisiensi sirip (fin efficiency).
Effisiensi sirip didefinisikan sebagai pembanding antara laju
perpindahan panas oleh sirip dengan laju perpindahan panas
maksimum. Laju perpindahan panas maksimum didefinisikan
sebagai laju perpindahan panas oleh sirip, apabila temperatur sirip
sama dengan temperatur pangkal sirip (Tb).

Secara umum efisiensi sirip dapat dinyatakan dengan :

ar f_l.Af.(Tf—Too)

V= dnax | RARTy—Te) (2.:38)
Keterangan :
h = koefisien konveksi rata-rata
Os = laju perpindahan panas satu sririp (M tanh ml)
Omax = laju perpindahan panas maksimum
Ts = temperatur sirip rata-rata
As = luas permukaan satu sirip

T, = temperatur tube rata-rata
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performansi fin dapat juga diwakili dengan efisiensi yang

dirumuskan sebagai berikut :
Ny = tanh ml (2.39)

ml
Dari persamaan diatas dapat diketahui seberapa besar

perbandingan panas actual yang dihantarkan melalui satu sirip
terhadap kondisi maksimalnya dimana suhu sirip sama dengan
suhu pangkalnya (base), sehingga diketahui seberapa besar peran
sirip dalam menghantarkan panas. Persamaan diatas digunakan
untuk menghitung efisiensi dari satu sirip (single fin). Karena
pada alat penukar panas tersusun dari banyak sirip, maka efisiensi
yang digunakan adalah efisiensi total dari permukaan (overal
surface efficiency) yaitu sebagai berikut :

o =1- (%) (1 -ny) (2.40)

2.5.8 Koefisien Perpindahan Panas Total (Heat Transfer
Coefficient)
Dengan mengabaikan faktor pengotor pada tube, Nilai
Overall heat transfer coefficient (U) didapatkan dengan

persamaan :
101 1
UA~ (UA),  (UA), (2.41)
i= ! +L¥'C+R + ! +i
UA (hn,A),  (A), " (g, A),  (m,A),
Keterangan :
Uc = koefisien perpindahan panas menyeluruh sisi dingin
(W/m?.K)
Unh = koefisien perpindahan panas menyeluruh sisi panas
(W/m?.K)

no,c = keefektifan menyeluruh permukaan sisi dingin
hc = koefisien perpindahan panas konveksi sisi dingin
(W/m.K)
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2.6 Pressure Drop

Penurunan tekanan merupakan selisih antara tekanan
masuk dengan tekanan keluar. Penurunan tekanan ini terjadi
akibat gesekan antara molekul-molekul fluida dengan bidang
yang dilaluinya, dalam hal ini pipa dan sirip (aliran external).
Menurut Kays dan London [3], untuk mengetahui penurunan
tekanan yang terjadi pada compact heat exchanger dapat
menggunakan persamaan berikut :

G?v; v, A vy

AP = = [(1 +02) (v—i —1)+f ys (2.42)
Keterangan :

AP = penurunan tekanan (Pa)

G = kecepatan massa

g = konstanta gravitasi = 1kg.m

\ = volume spesifik (m/kg)

f = friction factor

L = panjang laluan fluida

Dh = diameter hidrolis (m)

Sedangkan untuk penurunan tekanan didalam tube
menurut Kays and London dapat menggunakan persamaan
berikut :

G? L

AP :f 2.9ep g (243)
_ m L
- f (ATube) "2.gcp
Keterangan :
AP = penurunan tekanan (Pa)
p = massa jenis (Kg/m®)

u = kecepatan fluida (m/s)
f = friction factor

L = panjang tube

d; = diameter hidrolis (m)



BAB 111
METODOLOGI PERANCANGAN

3.1 Analisa Energi Pada Sistem Organic Rankine Cycle

Dasar dari perancangan sistem Organic Rankine Cycle
merupakan parameter utama sebagai dasar penentuan sistem.
Adapun parameter utama adalah sebagai berikut :

Tabel 3.1 Dasar Perancangan Sistem

No Parameter Nilai

1 | Temperatur fluida pemanas +100°C
2 | Temperatur fluida pendingin +35°C
3 | Fluida kerja yang digunakan R-141b
4 | Daya yang diinginkan 1 Kilowatt

Dengan pembatasan titik penguapan air sebagai fluida pemanas
dari evaporator pada tekanan atmosfer dan suhu udara pendingin
pada kondensor seperti tabel 3.1. Sehingga penguapan dari fluida
kerja refrijeran R-141b harus kurang dari 100 °C dan suhu
kondensasi dari R-141b harus lebih dari dari 35 °C. Sehingga
didapatkan tekanan kerja yang sesuai untuk sistem ini adalah 5
bar pada evaporator dan 2 bar pada kondensor.

T

e
R——t]

‘

Gambar 3.1 Diagram blok sistefh Organic Rankine Cycle yang dirancang

37
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Analisa pada tiap komponen pada sistem Organic Rankine
Cycle ini  menggunakan hukum Termodinamika | dan
kesetimbangan massa yang digunakan mencari output yang
berupa kerja dan panas yang dikeluarkan maupun yang diterima
oleh sistem ini. Persamaan yang digunakan adalah :

e hukum kesetimbangan energy

dEcy . . . v? . vZ
7=Q—W+mi{hi+7+gzi}—me{he+7+gze] (3.1)
¢ hukum kesetimbangan masa

Bov = 3, 1y — Te 1he (3.2)

- T v e - - - - - - -

...............

.- .- ~ - 2 -

LT

Gambar 3.2 P-h Diagram Siklus Organik Rankine Cycle

a. Proses 1-2 adalah proses kompresi isentropik yang terjadi
dalam pompa dari tekanan kondensor menuju tekanan
evaporator.

b. Proses 2-3 adalah proses penambahan panas isobarik yang
terjadi pada evaporator.

c. Proses 3-4 adalah ekspansi atau penurunan tekanan secara
adiabatik dalam turbin

d. Proses 4-1 adalah proses pembuangan panas isobarik yang
terjadi dalam kondensor,
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3.2 Diagram Alir Perancangan Sistem

Pada proses perancangan sistem organic rankine cycle
secara umum dapat dilihat pada gambar 3.2. Dari parameter
tekanan dan temperatur didapatkan properties fluida kerja.
Dimana dari kondisi tersebut dan desain dari sistem Organic
Rankine Cycle akan menjadi dasar perancangaan heat exchanger.

START

Perumusan Masalah

v
Studi Literatur
v
Desain Sistem Organic Rankine Cycle
Pemilihan Fluida Kerja (Refrijeran)
Analisa Termodinamika Tiap Komponen Utama
v

Desain Kondensor dan Evaporator

v
Flowrate = 0,04 kg/s
(i=0,04)
v
Parameter Karakteristik
(luas area,preesure drop,koefisien perpindahan panas total)

i<0,1

Karakteristik Evaporator dan Kondensor

END

Gambar 3.3 Diagram Alir Perancangan Sistem
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3.3 Diagram Alir Perancangan Heat Exchanger

- Diameter Fan
- Heat Exchanger : L,,L;

!

Menghitung laju perpindahan panas tiap region

!

Pemilihan Konfigurasi Heat Exchanger yang digunakan
circular tube-continuous fin $8.0-3/8T “Kays and London”

i

m

Ny = —————
" P Vg Arupe

¥
1<N.<3
v

Menghitung Luasan frontal
Agrontal = Lo X Lg
]
Ly — Sy

Ny = +1
T Sy

Menghitung Luas Perpindahan Panas Per Tube
T
Agin=2 (Sr.S, = 7d%) Npw + 2 S1.tin- Ny
Apase = T.do. (Lz — . Np)

v

Analisis Perpindahan Panas Sisi Eksternal &

Sisi Internal

v

Menghitung Overall Heat Transfer Coeffisient
v

Menghitung Luas Perpindahan panas dan Jumlah Tube
tiap zona
]
N¢ = Jumlah Tube / Nt
v
Menghitung Penurunan Tekanan

v

Menghitung Effektifitas Heat Exchanger

Gambar 3.4 Diagram Perancangan Heat Exchanger Secara Umum
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3.4 Analisa Perpindahan Panas dan Desain Kondensor

Analisis ATy yrp digunakan sebagai data awal perancangan
dimana heat exchanger yang digunakan adalah jenis compact heat
exchanger.

AT
|

+o| @

/___.——-——-)‘, Tinunm

Gambar 3.5 T-x diagram pada Kondensor

_ (Th,i_Tc,o)_(Th,o_Tc,i)
ATLMTD - ln(Th,i_Tc,o)/(Th,o_Tc,i) (33)

Kondensor dirancang menjadi 3 region yaitu region 1 adalah
zona subcooled, region 2 adalah zona condensation, region 3
adalah desuperheat. Besarnya panas yang dilepas pada kondensor
dianalisa untuk masing-masing region sebagai berikut :

Okondensor = U.A. AT ymrp => MpCpn(Thi — Tho) (3.4)

Qsubcooled = mR- Cp,h- (Th,i - Th,o) (3'4a)
Okondensasi = "iR . hfg (34b)
Odesuperheat = mp. Cp,h- (Th,i - Th,o) (3-40)

Untuk nilai coeffisient overall heat transfer dapat dihitung
dengan menggunakan rumus

UA= — =>y=—" (3.5)

Rrotal Rrotal- A

D
In=2
1 D; 1
Rroras. A = +—i 4 3.5a
Total (Moha)udara = 2TKL ~ (hA)Rer (3.52)
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=1-"L (1-1y) (3.5b)

no,udara

Nt adalah efisiensi dari bentuk sirip dapat dihitung dengan rumus :

__ tanh(ml)
=" (3.6)
- |2h
m= |~ (3.6a)
_b
l=7 (3.6b)
Gambar 3.6 penampang Sirip
Sehingga luasan total perpindahan panas dihitung
_ q
4o = 7 ATpMTD 37
Dan jumlah tube didapatkan dengan rumus
Ao
Nrype = — Ay
Apaset= -

Tube
Ao
42
(2 (ST-SL_Zd )Nfin+2 ST.tﬁn.Nﬁn)+( T .do.(Lz—tf.Nf))




3.5 Diagram Alir Perencanaan Kondensor

Dimensi Heat Exchanger : Ly,L3
Fluida Panas : my,Th;, Thy, Py
Fluida Dingin :mc, Tc; ,P,

v

Menghitung Laju Perpindahan Panas
Tiap Region Q3 =1y . Cy. (Thi - Thy)

v

surface designation circular tube - continuous
fin S 8.0-3/8T.“Kays and London ”

v

m
p- Vmax-Atube
v

\j

Niow =

Menghitung Luasan frontal
Arronal = Lo X Lz

v

Perencanaan sisi Pendingin(eksternal) untuk Tc; =35 °C
didapatkan C,, u, K, Pr, p

v
Menghitung Reynold Number
G= mc /lo. Afr
Dimana A = (L3-Do X Ny) X (S-t) X (N¢- 1)
Re.= (G.Dn)/ 1
v
Menghitung koefisien konveksi sisi pendingin
dimana jc didaptkan dari grafik Kays n London
h=jc. G .Col Pr°®

v

Menghitung T uto

o

43
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Y

Menghitung Efektifitas Fin
m = (2.h/k.5)*° dan 1=3/2
1N¢= tanh(ml) / (ml)

v

Menghitung Efisiensi Permukaan Total

o= 1-(AdA) (1- 1)
v

G Gy [ ) < > A vp
AP = 1+0)(2-1)+f —
(1+4%) s
[

+ v +
Perencanaan Region I(Ty,= 46,5 0C) Perencanaan Region I (T,= 53 °(:) Perencanaan Region III(Tm=58,5°C)
Didapat harga p,Cp, 1, K,Pr Didapat harga p,Cp,1,K,Pr Didapat harga p,Cp,11,K,Pr

v ¥ I B
4.4 4. 4.4
Req = —hs Reg = —be Req = —— i
. dj . N . di‘ wN T.di N
v v

Nup =0,023.Rep*®.Pr®®

A B

Nuq = 0,023 R28p%*( 1

il
( 2,22

089

Nup =0,023.Rep " Pr®®

Nua.K N K Nua.K
hy = hy =~ h =~
i i i
1 1 1
RS WS S U e e S S N B R S S
ﬂa-hudara (aRef ).hR no-h'udura (ﬂ) h no-hudam (ﬂ) h
Qudara ef Qydara +Ref Qydara. “Thef
q q q
A =— 3 A =—31 Ag=———
1= Uy Ao 2= Uy AT 37 Up. AT

h 4

®
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v

Nrype = ————
T4 = At ora/Tube

v

N =—
Tube Atotar/Tube

A,

v

Npupe = —————
Tube Atatal/Tube

v

0,046 0,046 f= 0,046
= Re02 ~ Re02 Re02
= ¢ ]
AP:f<m)- : Ap—fmz L | Ap-fizé
ATube Z.gc.p.rh - ATube '2-95'/)'7" - ATube 'Z.gc.p.rh
Hasil Perancangan
Continuous Fin Heat
Exchanger
- Panjang, Lebar, Tinggi
- Jumlah Tube
END

Gambar 3.7 Diagram Alir Perancangan Kondensor circular

tube-Continuous Fins




46

3.6 Analisa Perpindahan Panas dan Desain Evaporator

Analisis ATy yTp digunakan sebagai data awal perancangan
dimana heat exchanger yang digunakan adalah jenis compact
heat exchanger.

| |
Sisi Air Pemanas

/ Sisi Refrijeran

Gambar 3.8 T-x diagram pada Evaporator

(Th,i_Tc,o)_ (Th,o _Tc,i)
In(Thi~Te0)/(Tho—Tc,i) (39)

ATymrp =

Evaporator dirancang menjadi 3 region Yyaitu region 1 adalah
zona preheat, region 2 adalah zona evaporasi, region 3 adalah
superheat. Besarnya laju perpindahan panas yang dibutuhkan
pada evaporator dianalisa untuk masing-masing region dengan
persamaan berikut :

QEvaporator: UA. ATLMTD => 7'r.lccp,c (Tc,o - Tc,i) (3-10)

Opreheat = MeCp,e(Teo — T i) (3.10a)
qevaporasi = Tflc . hfg (310b)
superheat = M Cpc(Teo — Tei) (3.10c)

Pada fluida pemanas memiliki temperatur constan
(Twater=100°C) dan fluida pemanas akan mengalami proses
penguapan sehingga nilai koefisien konveksi air besar
sehinggahambatan perpindahan panas nya kecil, sehingga Ts
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diasumsikan 100 °C ,sehingga coeffisien overall heat transfer
dapat dihitung dengan menggunakan rumus :

1 1

UA = =U = (3.11)
RTotal Rrotal- A
1 ln%‘i) 1
Rrota- A4 = Gy an T 2nkt. T Giimer (3.11a)
A
Noair = 1 ==L (1 =1y) (3.11b)
1¢ adalah efisiensi dari bentuk sirip dapat dihitung dengan rumus :
__ tanh(ml)
T =
= |2
m=xs
[=2
2

luasan total perpindahan panas dapat dihitung dengan rumus

Ap = ———— (3.12)

U. ATLmTD
Dan jumlah tube didapatkan dengan rumus

Ao
NTube - Afin
Abase"’—rube

— Ao
(2 (ST.SL—%dZ)Nﬁn+2 ST.tfin.Nfin)+( T .do.(Lz—tf.Nf))

(3.13)
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3.7 Diagram Alir Perencanaan Evaporator

Dimensi Heat Exchanger : L,,L3
Fluida Panas : Ts=Twater, P,
Fluida Dingin :mc, Tc; ,T¢,, P2
v
Menghitung Laju Perpindahan Panas
Tiap Region qi3 =1ic . Cy. (The - Thy)
¥

surface designation circular tube - continuous fin S
8.0-3/8T.“Kays and London”

)

m
p- Vmax- Atube
+
Menghitung Luasan frontal
AFron(aI = LZX L3
v

Neow =

Perencanaan sisi Pemanas (eksternal) free convection untuk
Ts=Twater=100 °C didapatkan C,, i, K, Pr, p

v
Ra, = gB (Too - Ts)-L3
L J.a
1
_ 0,67 Ra,t
Na, = 0,68 + -
0,492 %r
e
v
Nu; .k
= 2t
¥

Menghitung Efektifitas Fin
m = (2.h/k.8)*° dan I= /2
N¢=tanh(ml) / (ml)

Menghitung Efisiensi Permukaan Total
o= 1-(AdA) (1- )
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Perencanaan Region I(T, = 63,5°C)| | Perencanaan Region Il (T,=87 °C)| | Perencanaan Region 111 (T=91°C)

Didapat harga p,Cp,H,K,Pr Didapat harga p,Cp,4,K,Pr Didapat harga p,Cp,l,K,Pr
v 1 v
4. 4.t 4.
Redz—h_ Redz—L Redz—h_
mdj . N mdu N mdi. N
v v
Nup =0,023.Rep"®.Pr®* l Nup =0,023.Rep"®.Pr®*
q1/4
g0y (p1=py ) K By,
NUgyap = 0,62 [—y
eV N Kyity D.(Tsar = T5)
. ¢ .
Nyqg.K Nyg. K Nyq.K
h; = hy = —— h: =
1 d1 1 di 1 di
v ! v
1 1 _ 1
L W S S S — Vo= — 71 —
hai T (FRe N, Rar - (FRef\ , hair T (@Re,
ot (o) s T () haer T (o) e
q
Aj=— q _ q
Ay — Ay =
Uo: ATiprp 2™ Up. AToump 7 Uy ATuwmp
4 I '
Ay A, A3
=4 Nopypo = ———— N, =— 23
Ntuve = 4 - Tube T = Arogat Tube ¢ = Aeorat/ Tube
0,046 _ 0,046 _ 0,046
= Re02 ~ Re02 ~ Re02
L \2 . \2 . \2
m L m L m L
AP = , AP = (—) —_— AP :f(—) —
f<ATuhe> 2..p.Th f Atupe) 2.9.P.Th Arupe) "2.9.p.Th
I l
|4
v

Hasil Perancangan
Continuous Fin Heat
Exchanger
- Panjang, Lebar, Tinggi
- Jumlah Tube

END

Gambar 3.8 Diagram Alir Perancangan Evaporator circular tube-
Continuous Fins
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[Halaman ini sengaja dikosongkan]



BAB IV
HASIL DAN PEMBAHASAN

4.1 Data Perencanaan

Data yang akan digunakan untuk perancangan kondensor dan
evaporator adalah data saat perencanaan awal dari desain utama
Organic Rankine Cycle (ORC). Data-data tersebut ditentukan dari
masing-masing titik (check point) pada sistem organic rankine

T

I 1

|

Gambar 4.1 Check Point Sis't-ém”Rancangan Organic Rankine Cycle

Dengan pembatasan titik penguapan air sebagai fluida
pemanas dari evaporator pada tekanan atmosfer dan suhu udara
pendingin pada kondensor maka penguapan dari fluida kerja
refrijeran yang dipilih harus kurang dari 100 °C dan suhu
kondensasi dari refrijeran harus lebih dari dari 35 °C. Sehingga
perlu mendapatkan tekanan kerja optimum yang sesuai untuk
sistem berdasarkan properties dari refrijeran yang dipilih.
Berdasarkan pengunaan jenis fluida kerja yang digunakan pada
sistem ORC secara umum, maka dipilih Refrijerant R141b yang
sesuai dengan batasan temperatur media pemanas dan temperatur
media pendingin. Kriteria kedua yang dipilih adalah ketersedian
fluida kerja yang mudah didapatkan serta nilai ODP dan GWPnya
masing-masing 0,086 dan 700.

51
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Tabel 4.1 critical points and temperature of saturations for selected

working fluid
critical point temperature of saturation [C]
Media T p 1 2 3 4 5 6
[C] (bar) bar bar bar bar bar bar
R123 183,68 36,62 27,46 48,05 61,69 7220 80,88 88,34
R245ca 174,4 39,25 24,70 4420 57,00 66,90 7505 82,02
R245fa 154,1 36,50 14,80 33,30 4550 54,90 62,70 69,40
R141b 204,35 42,12 31,67 5294 67,05 7793 8692 94,66
R113 214,06 33,92 47,19 69,76 84,75 96,31 105,87 114,08
R11 197,96 44,08 2334 4443 5842 6921 78,12 85,79
R142b 137,11 40,55 -9,45 898 2120 30,62 38,40 45,08
Pentane 196,55 33,70 3568 57,58 72,12 83,33 92,59 100,55
R236fa 12492 32,00 -1,75 16,10 27,92 37,01 4452 50,96
R124 122,28 36,24 -1228 554 17,35 26,44 33,95 40,40
Butane 151,98 3796 -084 18,84 3191 4199 50,33 57,49
R125 66,02 36,18 -4836 -33,15 -23,09 -1535 -8,96 -347
R227ea 101,75 29,25 -16,65 0,63 12,07 20,87 28,14 34,38
Isobutane 134,66 36,29 -12,1 7,0 19,8 29,6 37,7 447
R134a 101,06 40,59 -26,4 -10,1 0,7 8,9 15,7 21,6
R143a 72,707 3761 -475 -31,8 -214 -133 -6,7 -1,0
R218 71,87 26,40 -37,1 -205 -9,6 -1,1 5,9 11,9
R125 66,023 36,18 -484 -332 -231 -153 -9,0 -3,5
R41 44,13 5897 -786 -650 -56,1 -49.3 -436 -38,8

Berdasarkan jenis fluida kerja yang telah dipilih dan sistem yang
dibangun dapat ditunjukkan pada T-s dan P-h diagram dibawah

ini:

@

TegC

(b)

Gambar 4.2 (a)T-s dan (b) P-h Diagram Rancangan Sistem ORC

Dari

desain utama organic rankine cycle diatas maka

melalui tabel properties untuk refrijerant R-141B didapatkan
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properties untuk masing-masing tingkat keadaan seperti tabel
dibawah ini

Tabel 4.2 Properties R-141b pada masing-masing tingkat keadaan

TK Temp. | Press. | Density | Enthalpy | Entropy Fase
°c bar | (Kg/m®) | (ki/kg) | (kij/kg-K)
1 95 5 21,312 504,06 1,8835 Superheated
2 | 63,675 2 8,8274 482,87 1,8835 Superheated
3 40 2 1204,4 246 1,1566 Subcooled
4 | 40,108 5 1204,9 | 246,249 1,1566 Subcooled

Untuk mendapatkan nilai enthalpy pada kondisi 4 yakni keluar
pompa digunakan persamaan hubungan antara tekanan dan
volume. Dengan volume spesifik kondisi masuk dan keluar pompa
konstan didapatkan nilai enthalpy pada tingkat kondisi 4 sebagai
berikut :

h4= h3+

Wp/

m

= hg+v3(Py— P3)

_ ﬂ _4m_3 _ 10
= 246 +8,3028x107* & (5 — 2)bar

_ X L)
= 246 1 +0,249

Kj

= 246,249 —

kg

SN/mZ

1 bar

1k
103Nm

Sistem ini dirancang untuk menghasilkan 1 kW. Dengan
menggunakan data awal diatas dilakukan perhitungan laju alir
massa dari refrijerant dengan daya turbin yang telah ditentukan.
Maka laju alir massa yang mengalir pada sistem adalah :

Wr = 1 (h1 —h;)
Wr

m

~ (h-hy)

1 kW

K _ Kj
(504,06kg 482,87kg)
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= 0,047192 %

Sehingga daya pada pompa adalah sebesar :
WP = m(hy — h3)
= 0,047192 %8 (246,249 — 246) XL
S Kg
=0.01175 kW

Pada Evaporator
QE =m(hy — hy)
= 0,047192 % (504,06 — 246,249);—;
=12,166 kW

Pada Kondensor
Qc = m(hz - h3)
= 0,047192 8 (482,87 — 246) XL
s Kg
= 11,178 kW

Sedangkan efisiensi dai sistem yang direncanakan adalah sebesar

1 _ Wr-Wp

Cycle QE
__ 1kW-0.01175 kW
- 12,166 kW

=0,0812 = 8,12%
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Tabel 4.3 Daya Sistem Organic Rankine Cycle

e | e e Laju Alir Massa Daya Teoritis
i (kgfs) (watt)
1 Turbin 1.000
2 Kondensor 11178
47192
3 | Pompa 0.04719 11,75
4 Evaporator 12.166

4.2 Perancangan Kondensor

Dari sistem Organic Rankine Cycle yang telah didisain pada
gambar 4.1, kondisi kondensor yang akan dirancang adalah
sebagai berikut :

[eYeleloYeleleloleYele)

\I’ul:e
Gambar 4.3 Model sistem kondensor pendingin udara

Gambar diatas menunjukkan bahwa kondensor yang dirancang
menggunakan fluida udara sebagai media pendingin dengan tipe
modulating diffuser terminal. Fan digunakan sebagai penghasil
udara yang di induced.

Fluida kerja (rerijeran) akan mengalami perubahan fasa
sepanjang kondensor, sehingga analisa untuk mendapatkan
dimensi dari kondensor dibagi menjadi 3 region. Region | adalah
zona subdingin, region Il adalah zoana kondensasi/campuran dan
regiom Il adalah zona desuperheat. Dimana tiap zona tidak
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terdapat penurunan tekanan dan bekerja pada tekanan 2 bar.
Dengan membagi tiga zona pada perancangan kondensor, maka
untuk mengetahui kondisi tiap zona dapat dilakukan analisa
kesetimbangan energi dan massa.

Menghitung Laju Aliran Massa Udara

Pemberian ducting pada kondensor bertujuan untuk
memudahkan perhitungan laju aliran massa udara. Luas
penampang ducting kondensor adalah Ap,oneq= 0,2461 m?.
sedangkan kecepatan udara rata-rata pada ducting kondensor
adalah 2,2 m/s. dengan nilai massa jenis rata-rata udara yang
diketahui, maka nilai laju aliran massa udara dapat dihitung
dengan persamaan:

Myq = Pud_avg X Vua X Afrrontal

Dengan memasukkan nilai rapat massa jenis, kecepatan, dan
frontal kondensor maka diperoleh nilai laju aliran massa udara
sebagai berikut :

M,y = 1,145559 % 2 2™ % 0.5806 m2
ud m3 s
= 1,4631’%’

Gambar 4.4. frontal area pada kondensor
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4.2.1 Analisa Termodinamika Pada Kondensor
Analisa heat balance digunakan untuk menentukan

temperatur keluar fluida pendingin pada tiap zona dengan
menggunakan hukum termodinamika 1. Berikut kondisi
temperatur masuk maupun keluar pada tiap zona :

REGOM | Heon b Lot )
(Zh]

“wn
A K

Gambar 4.5 Kondisi temperatur keluar dan masuk kondensor

Dari gambar distribusi temperatur diatas terlihat ada
penurunan temperatur pada sisi refrijeran dan kenaikan
temperatur pada sisi pendingin karena penyerapan kalor oleh
fluida pendingin. Temperatur pendingin masuk pada kondensor
diasumsikan sebesar 35 °C. Adapun besar laju perpindahan panas
pada fluida kerja (refrijeran) tiap zona dapat dihitung sebagai
berikut :

Pada zona desuperheat

QHot = {qcold
r'nh -Cph - AT = I’flc -Cp,c AT
kg

kg j
.1006,7 —— . (Tyue — 35 C)

J = -
0,047192?.861,93m.(64 —53) =1,4631 S kg k-
447,4382 watt = 1472,9 . (Tyy — 35 C)

TOllt = 35,3 OC

Pada zona kondensasi

QHot = qcold
mpy .hfg = m, Cp,c AT
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k
10017,4 watt = 1,4631 —g 10069 - ) + - (Tout =353 0)
10017,4 watt = 1472,9. (Tout ~3530)

Tour = 42,32°C

Pada zona subcool
9Hot = dcold
My .Cpp - AT = mc Cpe AT

kg kg
0,047192—=. 1185, 6— (53 — 40) = 1,4631 — .1007,1 ——

kg k
727,3608 watt = 1473,488 A(Tout — 42,32 0
T, = 42,81°C

(Toue — 42,32 0)

Tabel 4.4 Perubahan temperatur tiap zona pada fluida pendingin

Refrijeran R-141b
Subcool mixture desuperheat
Tin [°C] 53 53 64
Tout [°C] 40 53 53
q [Watt] 727,3608 10017,4 447,4382
Udara Pendingin
Subcool mixture desuperheat
Tin [°C] 35 35,3 42,32
Tout [°C] 35,3 42,32 42,81

4.2.2 Perhitungan AT ywmp Pada Kondensor

Dalam menghitung beda temperatur rata-rata logaritmik
terlebih dahulu menentukan tipe aliran. Tipe aliran pada
continuous finned tube heat exchanger yang dirancang adalah
dengan tipe cross flow. Untuk mendefinisikan besarnya AT vt
untuk setiap region maka diperlukan perhitungan melalui
persamaan balans energi untuk masing-masing region.
Sedangkan untuk faktor koreksi temperatur (F) didapatkan
melalui grafik berikut :
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Gambar 4.6. LMTD correction factor for single pass cross — flow both
fluid unmixed

Dengan mendifinisikan parameter P dan R seperti pada gambar
diaatas maka harga AT yqtp Untuk masing-masing region dapat
diketahui pada tabel perhitungan dibawah ini :

Tabel 4.5 Perhitungan AT up pada tiap region

Region | Region 11 Region 111
(Subcooled) | (Kondensasi) | (Desuperheat)

Tci [°C] 35 353 42,32
Th;i [°C] 53 53 64
Tc, [°C] 353 42,32 42,8
Th, [°C] 40 53 53
AT1 (Thi- Tc,) 17,7 10,68 21,2
AT2 (Thy - Tci) 5 17,7 10,68

AT w10 10,046 13,9 15,344

4.2.3 Pemilihan Jenis Kondensor

Kondensor yang akan dirancang untuk sistem yang akan
dibuat adalah compact heat exchanger jenis circular tubes,
continuous fin sesuai dengan penelitian Kays and London,1984.
Dengan surface designation yang memiliki dimensi seperti pada
gambar dibawabh ini :
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Gambar 4.7 Konfogurasi circular Tubes, continous fin (kondensor)

4.2.4 Karakteristik Permukaan
4.2.4.1 Sisi refrijerant R141b (Hot Side)

Untuk mendefinisikan dimensi alat penukar panas secara
umum terlebih dahulu diperlukan penentuan jumlah baris dari
heat exchanger yang ditentukan dari kecepatan maksimum yang
diijinkan untuk aliran di dalam tube karena faktor vibrasi.
Material tube yang digunakan untuk perancangan ini adalah
tembaga (copper).

o Diameter luar, d, = 0,01021 m
o Diamter dalam,d; = 0,00996 m
o Luas penampang tube
T
Atupe = Z d?
= 0,785.(0,01021m)?
= 8,183 x 107> m?

Tabel 4.6 Kecepatan maksimum yang direkomendasikan untuk aliran di

dalam tube
No 8 Kec. Max yan
e e direkomendZ\sik%n
1 Low carbon steel 3,048 m/s
2 Stainless Steel 4,6 m/s
3 Aluminium 1,8m/s
4 Copper 1,8 m/s
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Dari data rekomendasi diatas maka dapat ditentukan jumlah baris
yaitu :
m
p. Vmax- Atube
0,047192 %

Nyow =

=0,271

1179,9°€ 18™ 8183 x 10-5 m?
m S

Setelah jumlah baris didapatkan maka untuk menentukan panjang
core compact heat exchanger didapatkan dengan pendekatan
perbandingan antara diameter blower dengan panjang baris. Pada
umumnya perancangan alat penukar panas gas-cair menggunakan
dimensi blower yang terdapat dipasaran dan dipilih untuk
menentukan frontal area dari alat penukar panas tersebut. Apabila
diasumsikan blower yang dipakai adalah blower yang ada di pasaran
yakni pada PT.Guntner dengan dimensi seperti gambar dibawah ini :

;wuuu.uuuunnuu?

Gambar 4.8 Dimensi Rancangan Kondensor

Dari definisi diatas, maka definisi frontal area dapat diketahui
sebesar 762 mm x 762 mm, selanjutnya parameter untuk sisi R-
141b (Hot Side) dapat diketahui sebagai berikut :
o Luas perpindahan panas R-141b (internal tube)
Luas perpindahan panas didalam pipa atau pada refijerant
adalah luas selimut dari total tube. Adapun besar luas
perpindahan panas adalah :
AR141b = T.d. L. Neype
=3,14.0,0102m.0,762 m .60
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= 1,4643 m?
o Volume Heat Exchanger
Volume dapat dinyatakan untuk satu laluan dengan dimensi
762 mm x 762 mm x 44 mm. Angka 44 mm menunjukkan
lebar fin .
VHE = Ll' LZ' L3
=0,044m.0,762m .0,762m
=0,02554 m3
Ar141b
VHE
1,4643 m?

" 0,02554 m3

= 57,3335

57,3335
O ORef / Opir = 587

=0,09767

O ORef=

4.2.4.2 Sisi Udara Pendingin (Cold Side)

Dimensi untuk sisi pendingin ddidapatkan dari jenis
compact heat exchanger,circular tube-continuous fin surface
8.0-3/8T ditambah dengan dimensi fan yang digunakan pada tabel
berikut :

Tabel 4.7 Spesifikasi Surface 8.0-3/8 T

No Parameter Nilai
1 Diamecter Hidrolis 3.632 mm
2 Ketebalan fin (17) 03302 mm
3 Jarak fin (Py) 3.175 mm
= 4 Free flow area/ fromtal area (o) 0,534
8 Finarea/total area 0913
6 Heot transferarea/ total volume (@) 587 mé/my®
7 Tinggifin(Ls) 762 mm
8 Lebar fin{l;) 44 mm
9 Jumlah fin 240
Gambar 4.9 Finned Heat 10 Materal fin (Aluminium) 237 wimk
Exchanger 11 Jarak tube transfersal (ST) 254 mm

12 Jarak tube longitudinal (SL) 22 mm



63

Pada bagian eksternal atau luar tube, perindahan panas yang
akan dianalisa adalah perpindahan panas yang terjadi pada udara
pendingin diluar tube. Luasan perpindahan panas sisi eksternal
(Cold Side) dihitung berdasarkan luasan fin dan luasan selimut
pembuluh (tube) yang bersinggungan dengan fluida (udara) yang
mengalir diluar tube. Tipe fin yang digunakan adalah continuous
fin. Perhitungan didasarkan pada standar surface designation
continuous fin. Beberapa data standar yang digunakan meliputi fin
thickness, fin areal/total area, hydraulic diameter. Tahap
perhitungan yang digunakan untuk mendapatkan luasan
perpindahan panas dengan menggunakan standard S-8.0-3/8T
adalah menghitung besar perpindahan panas total yang
memungkinkan dari besar volume heat exchanger yang telah
ditentukan yakni sebesar 14,99198 m? dan secara rinci
peritungan luasan total perpindahan panas adalah sebagai berikut

Menghitung Frontal Area (A¢)
Afr = Lz . L3
=0,762mx 0,762 m
=0,580644 m’

Menghitung Free Flow Area (As«)
Afr
Afr
Aff = Afr .0
=0,580644 m’x 0,534
=0,31 m?

o =

Menghitung Luas Permukaan Efektif Total
ATotaI = Abase+Afin
o Menghitung fin area total (Ay)

Agin =2 (L1 Ly = T d*Nyype ) Niin + 2 L. tiin. Nein

=2 (0,044mx0,762m - E(0,0lOZm)me) 240 + 2 x0,762mx0,0003302mx240
= 13,74130368 m2 + 0,120773952 m? = 13, 862 m?
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o Menghitung luas permukaan tube efektif (Apase)
Apgse = T.do. (Ly — t5. Nf). Nrype
=3,14.0,0102 m (0,762 m — 0,0003302m x 240)x 60
=1,312 m?
Sehingga besar total luasan perpindahan panas efektif
yang bersinggungan dengan fluida pendingin (udara) yang terdiri 60
tube yakni N;=30 N, =2 sebesar 15,174 m?

Menghitung Luas Permukaan Efektif Total Per Tube

- ot

Gambar 4.10 Luas Perpindahan Panas Total Per Tube

o Menghitung fin area total (A¢) Per Tube
T
Afin =2 (ST-SL - Zdz) Nfin + 2 St tfin. Nfin

=2 (0,0254m x0,022m — g (0,0102m)2) X240
+ 2x0,0254mx0,0003302x240
=0,229021728 m2 + 0,0040257984 m?

= 0,2330475 m?

o Menghitung luas permukaan tube efektif (Apase) Per Tube
Apgse = T.dg. (Ly — e Np)

= 3,14x0,0102m x (0,762m — 0,0003302m x 240))
0,021867 m?

besar luasan perpindahan panas efektif per tube yang
bersinggungan dengan fluida (udara) adalah 0,2549145 m?
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4.2.5 Analisis Perpindahan Panas Sisi Eksternal (Cold Side)
Properti fluida
Dari data temperatur dan tekanan kondisi masuk dan keluar
kondensor pada fluida pendingin telah didapatkan. Dengan

menggunakan software Refprop pada kondisi temperatur
35 °C+43°C

rata-rata yakni Thn=—0—= 39 °C didapatkan
properties sebagai berikut :
Massa jenis , p = 1,1509 kg/m?
Viskositas, p =0,000019118 Ns/m?
Konduktivitas thermal , k =0,027282 W/m-K
Kalor spesifik, ¢, =1,0069 kJ/kg.K
Prandtl number, P, =0,70561

a. Menghitung Koefisien konveksi Sisi Eksternal
Kecepatan massa

m

o .Afr
1,4631 %

0,534 X 0,580644 m?
k
47187 —£

m2s

Bilangan Reynold

G.dh
Re = —
n

4,7187 & x. 0,003632m
m<s

0,000019118 %
= 896,449

j- coulburn faktor

dengan melihat grafik j- coulburn faktor versus bilangan
reynold pada hasil percobaan kays and london didapatkan
nilai j sebagai berikut :
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Gambar 4.11 grafik j coulburn factorVs reynold number eksperimen
kays and London

koefisien konveksi eksternal

G.c
h=j. Zp
Pr3 . _
4,7187 —2— 1006,9——
h ~ 0,01339. mis —kok 80,268 —
0,705613 mok

b. Perencanaan Fin
Efektifitas fin pada kondensor

I T
T kS

B 2 xso,zesﬁ
- 237 27x 0,00033 m
m = 45,3059
t
Le=1+=
¢ 2
= 0,003175m +

=0,00334 m

0,00033m

tanhmLc

Ng =

mLc
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__ tanh (45,3059 x 0,00334)

T (45,3059 x0,00334)
=0,9848 = 98,48 %

Efisiensi permukaan total

A

f

No = 1_7 (1_nf)
=1-0913(1-0,9848)
= 0,9861 =98,61 %

4.2.6 Analisis Perpindahan Panas Sisi Internal (Hot Side)
a. Perencanaaan Region | (Zona Subdingin)

Properti Fluida
Dengan menggunakan software refprop didapatkan

properties fluida kerja pada kondisi T, = w =
46,5 °C , P = 2 bar sebagai beikut :
Massa jenis, p =1191,3 kg/m®
Viskositas, p =0,00032279 Ns/m?
Konduktivitas thermal Kk =0,084736 W/m-K
Kalor spesifik, c, =1,1856 kJ/kg.K
Prandtl number, P, =4,5166
Bilangan Reynold
Re — 4.1
= .d. U Npoy
4.0,047192 kTg
3,14.0,00996 m. 0,00032279%. 1

= 18717,833

Bilangan Nusselt
Nup = 0,023 .Re%8 pr03
= 0,023.(18717,833)%8.(4,5166)%3
= 94,618
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Koefisien Konveksi
_ NuD . k

h: =
l . W
94,618.0,084736 —
mK
0,00995 m

w
= 805,787 —
m

Koefisien Perpindahan Panas Total

U = 1
0~ 1 1
No- hudara ®Ref
(audara). Ref
Uo = 1 1
wo T W
0,9861 x 80,268 —+ 0,09767x 805,787T
w m+<K m+K
= 39,463 —
m2k

Perhitungan luasan perpindahan panas total zona subdingin

q
A= ———
q 727,3608 watt )
= = - =1,8347m
U -ATLMTD 39,463 m . 10,046

Sehingga didapatkan jumlah tube dan panjang yang
dibutuhkan region | adalah sebesar
Asubcool __ 1,8347m?

Nrype = = =719 ~ 7
Tube = 4 ITube  0,2549145 m? ’

Dan panjang yang dibutuhkan L = 7x 0,762 m = 5,334 m
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b. Perencanaaan Region Il (Zona Kondensasi)
Properti Fluida
Dengan menggunakan software refprop didapatkan
properties fluida kerja pada kondisi T,,, = 53°C , P = 2 bar
sebagai berikut :
Massa jenis , pi= 1177,8 kg/m® Py =9,2097 kg/m?
Viskositas, ;= 0,00030148 Ns/m* p,= 0,000010061 Ns/m?
Konduktivitas thermal, k= 0,082983 W/m-K
Prandtl number, P, =4,3476 hy, =212,23 k/kg

Bilangan Reynold
4.m

Rep = ————
DT dou Ny

4x 0,047192 kTg

3,14.0,00995 m .0,00030148 %.1

= 20040,89622

Bilangan Nusselt
1-0\%9  /p\O5  p\01
%= (5) G ()
p1 Hy
B (1—0,99)0'9 (9,2097 )0'5 (0,00030148 )0'1

0,99 1177,8 0,000010061
=0,0019869

Nup =0,023.Re®® Pr* . (1 +255;)
tt

= 0,023 x 20040,89622°8 x 4,3476 O* x (1 +

2,22 )
0,0019869 089
= 64611,1669

Koefisien Konveksi
_ Nup .k

l dl
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64611,1669 x 0,082983 W

mK
0,00995 m

W
538857,1319 —
m

Koefisien Perpindahan Panas Total

1
Uo = 1 1
+
No- hudara XRef
(audara) . hRe{

1 1
w T W
0,9861 x 80,268 ——  0,09767x 538857,1319 —y—
W m4K m4K

= 70,0334 ——
00334 —

Perhitungan luasan perpindahan panas total zona kondensasi

q
A= ———
10017,4 watt

= w
70,0334m . 13,9

= 10,29 m?

Sehingga didapatkan jumlah tube dan panjang yang dibutuhkan
region Il adalah sebesar
Akondensasi _ 10,29 m?

N. = =
Tube = 4. tai/Tube — 0,2549145 m?2

= 40,368 =~ 40

Dan panjang yang dibutuhkan L = 40 x 0,762 m = 30,48 m
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Perencanaaan Region 111 (Zona Desuperheat)

Properti Fluida
Dengan menggunakan software refprop didapatkan

properties fluida kerja pada kondisi T, = % =
58,5 °C , P = 2 bar sebagai beikut :
Massa jenis, p = 8,9985 kg/m®
Viskositas, p =0,000010246 Ns/m?
Konduktivitas thermal, k =0,012372 W/m-K
Kalor spesifik, c, =0,86193 kJ/kg.K
Prandtl number, P, =0,71378
Bilangan Reynold
Re. — 4.1
é = .d. U Npow
4.0,047192 kTg

3,14.0,00995m.0,000010246 % 1

= 589686,64

Bilangan Nusselt
Nup = 0,023 .Re%8 pr03
= 0,023.(589686,64)%8. (0,71378)%3
= 859,5956

Koefisien Konveksi
Nup . k
hi =

d.
\ w
859,5956 x0,012372 —
mK
0,00995 m
A\
1068,8358

m2K
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Koefisien Perpindahan Panas Total

U = 1
0~ 1 n 1
No- hudara XRef
(audara) . hRef
Uo = 1 1
wot W
0,9861 x 80,26ST 0,09767x 1068,83SST
W m+4K m+4K
= 45,0185 ——
m2k

Perhitungan luasan perpindahan panas total zona desuperheat

q
A= ——
q

447,4382 watt

= = s = 0,6477 m?
U .ATimTD 45,0185 b 15,344

Sehingga didapatkan jumlah tube dan panjang yang dibutuhkan
region |1l adalah sebesar
_ Agesuperneat _ 0,6477 m?

N = =
Tube ™ A, ear/Tube — 0,2549145 m?2
Dan panjang yang dibutuhkan, L = 3x 0,762 m = 2,286 m

=254 ~3

Dari perhitungan luas dan panjang untuk tiap region
didapatkan luas total kondensor adalah A7,tq; = 1,8347 m? +
10,29 m? + 0,6477 m? = 12,7724 m? dengan total tube (Nyype
teori) = 50 tube didapatkan panjang total kondensor adalah
Lrotar = 5.334m+ 30,48 m+ 2,286 m = 38,1 m.

Untuk mendapatkan geometri actual kondensor perlu
ditambahkan safaty factor 10 %, sehingga besar luasan total
kondensor  didapatkan  sebesar Arotal = 2,018 m? +
11,319 m? + 0,71247 m? = 14,04947 m? dengan total tube
(NTue desain) = 55 tube dan panjang total kondensor adalah
LTotal = 58784 m + 33,528 m+ 2,5146 m = 41,91 m
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Tabel 4.8 Analisis Perpindahan Panas Tiap Zona pada kondensor

Surface Region Panj ang UApesain | AT pyrp Qactual Quesain
designation tube (m) (W/IK) (°C) (kW) (kW)
Surface 8.0- Subcool i 5,8784 79,636 10,046 | 0,72736 0,80

3/8T ' Kondensasi 33,528 792,708 13,9 10,0174 | 11,0186
Desuperheat 2,5146 32,074 15,344 | 0,44743 0,4921

4.2.7 Perhitungan Penurunan Tekanan Pada kondensor

A. Penurunan tekanan pada aliran melintasi finned-tube

banks

Preesure drop dapat didefinisikan sebagai perbedaan tekanan
anatara 2 titik tempat fluida mengalir. Penurunan tekanan yang
terjadi di suatu aliran disebebkan oleh gesekan fluida terhadap
bidang batas. Pada perhitungan pressure drop, akan dihitung
besarnya penurunan tekanan untuk masing-masing fluida
mengalir. Perhitungan pressure drop untuk alat penukar kalor tipe
tube-fin dapat dihitung dengan persamaan sebagai berikut :

szi
2

v A v
AP = [(1+02)(—0—1)+f——m
Ui Aff v;

Sebelum melakukan perhitungan diatas, variabel-variael
penyusunya harus didapatkan terlebih dahulu, sehingga
didapatkan :

3
v, ~ v; = 0,8729 ‘:—g

+v; 0,8729+0,8781 3
Uy = 2T = =0,8755 —
2 2 kg
A 14 587 x 0,02554 m3
—_—= a = ad o = 48,351
Afr o Afr 0,534 x 0,580644 m2
— -0,425
f =1,08 Re untuk 400 < Re < 3000

=1,08 (896,449) % =0,01339

Sehingga,
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AP = %[(1+02)(Z_j_1)+fivﬂ]

Arr i
(4,7187 %)2 x 0,8729 ‘I‘(‘—; o (0,8781
= 5 [(1 + 0,534 ) (m - 1) +
0,01339 x 48,351 x 23|
0,8729
AP = 40,76 —
m

B. Penurunan tekanan pada tube

Perhitungan penurunan tekanan untuk masing-masing
zona, terlebih dahulu mendifinisikan kecepataan rata-rata fluida
kerja yang melewati tube dan besar faktor gesekan sesuai gambar
dibawah ini :

4. m
Uy = ——
™ p.m. Din?
4.0,047192 52
N 1179,9 55 3,14.( 0,00995 m)?2
m
=0,5146 —
S
0038 O ! 1! JI
0.010 1+ 001 K42 T i
0408 T P | {
P R [ i=oomace 1T
[ ITH
2.004 ! =Ty
0003 '
FARMAN-HIFKURALSE |
o7 i ‘
0002 ]
LI [ L]
10* 1 w

N
Gambar 4.12 Grafik angka reynold terhadap faktor gesek
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Penurunan tekanan pada zona subdingin
Angka reynold untuk region | sebesar 18717,833 . maka

persamaan friction factor yang digunakan adalah :
f = 0,046 Re®?

= 0,046 x (18717,833) %2

=0,00643
Sehingga dapat diketahui besarnya penurunan tekanan pada
region | yaitu sebesar :

AP1=f(m)2 L

Arybe/ " 2:9c-pTh
kg 2
0,047192 == 5,8784 m
= 0,00643. -] - - g
8,183 x107>m 2x9,817x1191,3 -5 x 0,0051m

= 105,46 Pa

Penurunan tekanan pada zona kondensasi
Angka reynold untuk region Il sebesar 20040,89622.

maka persamaan friction factor yang digunakan adalah :
f = 0,046 Re®?

= 0,046 x (20040,89622) %2

=0,00634416
Sehingga dapat diketahui besarnya penurunan tekanan pada
region Il yaitu sebesar :

B 2

APy = f (=)

ATube "2.gc.pTh

2
0,047192 %2 33,528 m
8,183 x 105 m?

0,006344-16.<

"2x9,812% 1177,8 <& x 0,0051m
S m
= 600,278 Pa

Penurunan tekanan pada zona desuperheat
Angka reynold untuk region Il sebesar 589686,64.
maka persamaan friction factor yang digunakan adalah :
f=0,046 Re®?
= 0,046 x (589686,64) 2
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=0,0032257

Sehingga dapat diketahui besarnya penurunan tekanan pada
region Il yaitu sebesar :

Ny
m L
APy ==f () .
ATube 2.9c-PTh
kg
0,047192 = 2,5146 m
0,0032257. = . - TE
8,183x 107> m 2% 9,817 8,9985-_%x 0,0051m

= 2996,1617 Pa

Tabel 4.9 Penurunan tekanan didalam pipa pada tiap zona

Surface Region L tube | APpot fruia | APcotd fiuia
designation (m) (kPa) (kPa)
Subcool 5,8784 0,10546
S“rg"j‘/%eTS'o' Kondensasi | 33,528 | 0,6002 0,0476
Desuperheat | 2,5146 2,9961

4.2.8 Efektivitas Kondensor

Efektivness dari
mengetahui unjuk kerja (performance) dari kondesnor yang sudah
didesain. Adapun data yang diperlukan untuk mengetahui
efektivness dari kondensor adalah sebagai berikut :

kondensor

harus diketahui

untuk

Tabel 4.10 properties fluida kerja masuk dan keluar kondensor

. Fluida Kerja

Properties Satuan Refrijeran Udara
Mass flow rate , Kg/s 0,047192 1,4631
Temp. In, T, °C 64 35
Temp. Out, Tout °C 40 43
Massa Jenis, p Kg/m® 1179,9 1,1509
Spesifik heat, Cp J/kg.K 1194,9 1006,9
Viscosity , u Ns/m? 0,00030464 | 0,000019118
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Thermal Wim.K 0,083251 0,027282
conductivity, K
Prandtl ,Pr 4,3726 0,70561

Data diatas diperoleh dari hasil perancangan kondensor yang
telah dilakukan sebelumnya dan menggunakan software refprop
didapatkan nilai-nilai propertiesnya. Langkah-langkah yang
dilakukan untuk menentukan efektiveness dari kondensor yang
telaah dirancang adalah sebaagai berikut :

1. Menentukan Heat Capacity

e Cc =m¢xCPeora
- kg J = w
= 1,4631 . .1006,9 P 1473,195 = (Cmax)

e Ch =mp x Cppoe
_ kg o W (Cun
= 0,047192" 11949 L = 56389 % (Cu)

2. Menentukan maximum Possible heat transfer rate (qmax)
dan actual heat transfer rate (gact)

Amax = Cumin- (Th,i - Tc,i)
W
= 56,389 ? .(64 — 35)
= 1635,281 W

Qact = Ch. (Th,i - Th,o)
w
= 56,389 7 .(64 — 40)
= 1353,336 W

3. Menentukan Efektivness, ¢
Qace _ 1353,336 W

= = =0,82
® T Uwar  1635281W

4. Menentukan Nilai Heat Capacity Ratio Cr
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CMin

c, = Mn
CMax w
_ 56389%
1473,195 %

C, = 0,038

5. Menentukan Nilai Heat Exchanger NTU Relations
Nilai Efektivness untuk heat exchanger tipe aliran

counterflow dapat juga ditentukan dengan menggunakan Grafik
e = f (NTU, C,) didapatkan nilai NTU = 1,7

1.0

08

0.6

w

0.4

0.2

Gambar 4.13 Grafik efektiveness = f (NTU, C,) pada kondensor
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4.3 Perancangan Evaporator

Dari sistem Organic Rankine Cycle yang telah didisain
pada gambar 4.14 kondisi evaporator yang akan dirancang adalah
sebagai berikut :

pr— K@ Turbin
v [ ol

RESERVOIR

.
 —

Dari Kondensor

Sumbar Panas
LPG

Pompa Axal
Gambar 4.14 Model Sistem Evaporator

Gambar diatas menunjukkan bahwa evaporator yang
dirancang akan dikondisikan tercelup dalam sebuah volume dari
reservoir panas, dimana volume dan temperatur air dijaga
konstan. Kompor dari LPG digunakan sebagai sumber panas
dalam sistem tersebut yang terus menjaga temperatur air dalam
reservoir agar tetap konstan.

Fluida kerja akan mengalami perubahan fasa sepanjang
evaporator, sehingga analisa untuk mendapatkan dimensi dari
evaporator dibagi menjadi 3 region. Region | adalah zona
subdingin diamana refrijeran akan mengalami pemanasan
sesnsibel dari kondisi awal yaitu 40 °C hingga mencapai
temperatur jenuhnya pada tekanan kerja 5 bar yaitu sebesar 87 °C

Region 1l adalah zona evaporasi dimana refrijeran akan
mengalami pemanasan laten sehingga akan berubah dari kondisi
cair jenuh menjadi uap jenuh. Region Il adalah zona superpanas
dimana refrijeran mengalami pemanasan lanjut hingga temperatur
95 °C. Dimana tiap zona tidak terdapat penurunan tekanan dan
bekerja pada tekanan 2 bar. Dengan membagi tiga zona, maka
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untuk mengetahui tingkat kondisi dapat dilakukan analisa
termodinamika yakni analisa kesetimbangan energi.

4.3.1 Analisa termodinamika Pada Evaporator

Analisa heat balance digunakan untuk menentukan
temperatur keluar fluida pemanas pada tiap zona dengan
menggunakan hukum termodinamika 1. Berikut kondisi
temperatur masuk maupun keluar pada tiap zona :

REGION | REGION REGION b

100°C
93°C

1w

7~

0

Gambar 4.15 Kondisi temperatur keluar dan masuk evaporator

Dari gambar distribusi temperatur diatas terlihat ada kenaikan
temperatur pada sisi refrijeran dan sisi pemanas dijaga pada
temperatur konstan 100 °C .Adapun besar laju perpindahan panas
pada fluida kerja (refrijeran) tiap zona dapat dihitung sebagai
berikut :

Pada zona subdingin

Qcola = Mc -Cpc AT

0,047192 g .1214,8 L
’ s " kg.k

2694,455 watt

(87°C — 40°C)
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Pada zona evaporasi
dcola = My -hfg

_ kg j
= 0,047192 — x 193160 —
S kg.

= 9115,60672 watt

Pada zona superpanas
Qcola = M¢ -Cp,c AT

kg j
= 47192 — .952,81 ——. °Cc —87°
0,0 9 . 952,8 kg k (95°C —87°0C)
= 359,72 watt

Tabel 4.11 Perubahan enthalpy dan temperatur tiap zona pada

evaporator
Refrijeran R-141b

subcool Evaporasi superheat
Tin [°C] 40 87 87
Tout [°C] 87 87 95
q [Watt] 2694,455 9115,606 359,72

Air Pemanas

subcool Evaporasi superheat
Tin [°C] 100 - -
Tout [°C] - - 100

Dari tabel untuk air pada temperatur suhu rata-rata pemanas 100

°C didapatkan properties dari software refprop sebagai berikut :
Massa jenis , p
Viskositas, p
Konduktivitas thermal , k
Kalor spesifik, c,
Prandtl number, P,

= 958,35 kg/m?
=0,00028158 Ns/m?
= 0,67909 W/m-K

= 4,2157 kJ/kg.K

= 1,748
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4.3.2 Perhitungan AT, vp pada Evaporator

Dalam menghitung beda temperatur rata-rata logaritmik
terlebih dahulu menentukan tipe aliran. Tipe aliran pada
continuous finned tube heat exchanger yang dirancang adalah
dengan tipe cross flow. Untuk mendefinisikan besarnya AT yrp
untuk setiap region maka diperlukan perhitungan untuk angka
melalui persamaan balans energi untuk masing-masing region.
Dengan mendifinisikan parameter P dan R seperti pada gambar
diaatas maka harga AT ymp Untuk masing-masing region dapat
diketahui pada tabel perhitungan dibawah ini :

Tabel 4.12 Perhitungan AT wrp tiap region pada evaporator
Region | Region 11 Region 111
(Subcooled) | (Evaporasi) | (Superheat)
Tci [°C] 40 87 87
Th; [°C] 100 100 100
Tc, [°C] 87 87 95
Th, [°C] 100 100 100
AT1 (Th; - Tc,) 13 13 5
AT2 (Thy - Tc;) 60 13 13
AT vt 30,731 13 8,372

Dari perhitungan diatas didapatkan harga AT, pmp Uuntuk masing-
masing zona yaitu 30,731 °C untuk region subcooled, 13 °C untuk
zona Evaporasi, 8,372 °C untuk zona superheat.

4.3.3 Pemilihan Jenis Evaporator

Jenis evaporator yang akan dirancang untuk sistem yang
akan dibuat adalah sama dengan jenis kondensor yang dirancang
yakni compact heat exchanger jenis circular tubes, continuous fin
sesuai dengan penelitian Kays and London,1984. Dengan surface
designation yang memiliki dimensi seperti pada gambar dibawah
ini:
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Gambar 4.16 Konfogurasi circular Tubes, continous fin heat exchanger

4.3.4 Karakteristik Permukaan
4.3.4.1 Sisi refrijerant R141b (Cold Side)

Untuk mendefinisikan dimensi alat penukar panas secara
umum terlebih dahulu diperlukan penentuan jumlah baris dari
heat exchanger yang ditentukan dari kecepatan maksimum yang
diijinkan untuk aliran di dalam tube karena faktor vibrasi.
Material tube yang digunakan untuk perancangan ini adalah
tembaga (copper).

o Diameter luar, d, = 0,01021 m
o Diamter dalam,d; = 0,00996 m
o Luas penampang tube

n 2
Atube = Z d

=0,785.(0,01021m)?
= 8,183x107° m?
Dari data rekomendasi diatas maka dapat ditentukan jumlah baris
yaitu :
N m
row p- Vmax- Atube

0,047192 %2 0279
1147,8%% 180 8183x10-5m?
m N

Setelah jumlah baris didapatkan maka untuk menentukan panjang
core compact heat exchanger didapatkan dengan pendekatan
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perbandingan antara diameter blower dengan panjang baris. Pada
umumnya perancangan alat penukar panas gas-cair menggunakan
dimensi blower yang terdapat dipasaran dan dipilih untuk
menentukan frontal area dari alat penukar panas tersebut. Apabila
pilih blower yang dipakai adalah blower yang ada di pasaran
dengan mempertimbangkan kecepatan udara yang dihasilkan oleh
kipas, maka dipilih blower dengan dimensi pada gambar 4.
Dari definisi diatas, maka definisi frontal area dapat diketahui
sebesar 762 mm x 762 mm, selanjutnya parameter untuk sisi R-
141b (Cold Side) dapat diketahui sebagai berikut :

o Luas perpindahan panas R-141b
Luas perpindahan panas didalam pipa atau pada refijerant
adalah luas selimut dari total tube. Adapun besar luas
perpindahan panas adalah :
Ag141p = T.d. L. Neype
=3,14.0,0102 m.0,762 m .60
= 1,46432 m?
o Volume Heat Exchanger
volume dapat dinyatakan untuk satu laluan dengan dimensi
762 mm x 762 mm x 44 mm. Angka 44 menunjukkan lebar
fin .
VHE = Ll' Lz. L3
=0,044m.0,762m .0,762m
=0,02554 m3

_ AR1a1b
O ORef= Vie

_ 146432 m?
"~ 0,02554m?3

= 57,3343

_ 57,3343
O ORef / Olwater = 587

=0,09767
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\

Gambar 4.17 Dimensi rancangan Evaporator

4.3.4.2 Sisi Air Pemanas (Hot Side)

Pada bagian eksternal atau luar tube, perindahan panas
yang akan dianalisa adalah perpindahan panas yang terjadi pada
air pemanas diluar tube. Luasan perpindahan panas sisi eksternal
(Hot Side) dihitung berdasarkan luasan fin dan luasan selimut
pembuluh (tube) yang bersinggungan dengan fluida (air) yang
tercelup air panas diluar tube. Tipe fin yang digunakan adalah
continuous fin. Perhitungan didasarkan pada standar surface
designation continuous fin. Beberapa data standar yang
digunakan meliputi fin thickness, fin area/total area, hydraulic
diameter telah ditentukan pada tabel 4.12 diatas.

Tahap perhitungan yang digunakan untuk mendapatkan
luasan perpindahan panas dengan menggunakan standard S-8.0-
3/8T adalah menghitung besar perpindahan panas total yang
memungkinkan dari besar volume heat exchanger yang telah
ditentukan yakni sebesar 14,99198 m?,dan besar luasan
perpindahan panas efektif per tube yang bersinggungan dengan
fluida pemanas (Air) adalah sama dengan kondensor sebesar
0,2549145 m?2. Dimensi untuk sisi pemanas ddidapatkan dari
jenis compact heat exchanger,circular tube-continuous fin
surface 8.0-3/8T ditambah dengan dimensi fan yang digunakan
pada gambar 4.1 diketahui spesifikasi sebagai berikut :
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4.3.5 Analisis Perpindahan Panas Sisi Eksternal (Hot Side)
Properti fluida
Dari data temperatur dan tekanan kondisi masuk dan keluar
evaporator pada fluida pendingin telah didapatkan. Dengan

menggunakan software Refprop pada kondisi temperatur
100 °C+67°C

rata-rata yakni T_f =— = 83,5 °C didapatkan
properties sebagai berikut :

Massa jenis , p =969,9 kg/m®

Viskositas, pt =0,0003412 Ns/m?
Konduktivitas thermal, k =0,67175 W/m-K

Kalor spesifik, ¢, =4,1991 kJ/kg.K

Prandtl number, P, =2,1328

Kinematic Viscositiy,v = 3,5179 x107 m?/s

a = 1,649 x107 m°/s

a. Menghitung Koefisien konveksi Sisi Eksternal
Bilangan Reynold
pr = 9B-TeTs).L2
Y.«

RaL = GTL.

9,81 5.0,01197 k~1.(100-67).(0,762)3

2 2
3,5179 x10~7 me 1,649 x10~7 mT
=2,9555x 1013

Bilangan Nusselt

1
Na, = 0,68 + —27Re%

0,492 =
)]

1
0,67 x (2,9555 x 1013)2

= 0,68 +

919
0,492 \16
1+(2,1328) ]

= 1329,87



Koefisien Konveksi Eksternal
__ Nup .k
h, = .
52,988 x 0,67175-%
mK

0,0102 m
1172,36 %

m2K

Perencanaan Fin

Efektifitas fin pada evaporator

m= |21
T A kS

w
_ 2 x1172,36 —7
237 2 x 0,0003302 m
mk

m = 173,094

t
Lc=l+§

= 0,003175m +

= 0,0033401 m

tanh mLc

Ny =

__ tanh (173,094 x0,0033401)
T (173,094 x0,0033401)

=0,9017 =90,17 %
Efisiensi permukaan total
A
Mo = 1—7f (1—np)
=1-0913(1-0,9017)
= 0,9102 =91,02 %

mLc

0,0003302 m

87
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4.3.6 Perencanaan Sisi dalam tube (Cold Side)
a. Perencanaaan Region | (Zona Subdingin)

Properti Fluida
Dengan menggunakan software refprop didapatkan

properties fluida kerja pada kondisi T, = w =
63,5 °C , P = 5 bar sebagai beikut :
Massa jenis, p = 1156,5 kg/m®
Viskositas, p = 0,00027175Ns/m?
Konduktivitas thermal , k =0,080352 W/m-K
Kalor spesifik, c, =1,2148 kJ/kg.K
Prandtl number, P, =4,1084
Bilangan Reynold
o — A

= .d. 4. Npeoy

4.0,047192 kTg

3,14.0,00996 m.0,00027175 % 1

= 22.211,088

Bilangan Nusselt
Nup = 0,023 .Re%8 pro4
= 0,023. (22211,088)0'8. (4,1084)0'4

= 121,4654
Koefisien Konveksi
_ Nup .k
.~ dl
W
121,4654 x 0,080352 —
_ mK
0,00995 m
= 980,9037

m2K
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Koefisien Perpindahan Panas Total

U = 1
0~ 1 + 1
T]o-hAir XRef
(aAir) . hRef
U = 1
0~ 1 1
wt W
0,9017 x 1172,36 ——  0,09767x 980.9037 —~;
m<K m+<K
— 87,843 —
T mk .
Perhitungan luasan perpindahan panas total zona subdingin
q
A= ———
U 'ATLMTD
q 2694,455 watt )
=0,99913 m

~ U.ATuurp 87,843 —o— . 30,7
m?k

Sehingga didapatkan jumlah tube dan panjang yang dibutuhkan
region | adalah sebesar

Asubcool 0,99913m?
Nrupe = = =391~ 4
Tube = A.orat/Tube — 0,2549145 m?2

Dan panjang yang dibutuhkan L = 4 x 0,762 m = 3,048 m

b. Perencanaaan Region Il (Zona Evaporasi)
Properti Fluida
Dengan menggunakan software refprop didapatkan
properties fluida kerja pada kondisi T,,, = 87°C , P = 5 bar
sebagai berikut :
Massa jenis, p; = 1103,7 kg/m® p, =22,041 kg/m®
Viskositas, pj= 0,00021516 Ns/m?* p,= 0,00001118 Ns/m?
Kond.Ther, k= 0,074391 W/m-K k, =0,014920 W/m-K
Prandtl number, P,,= 3,6591 hsy =193,16 ki/kg
Viskositas Kinematik, v, =5,0648 x 107 m?/s

htg =203123,2 J/kg
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Bilangan Reynold
4.m

Rep = ————
®p .d. U Npoy

4.0,047192 kTg

3,14.0,00996 m .0,000215 %.1

= 28.073,78232

Bilangan Nusselt

1

2 312
- g(pl _pv)hfg-D
NuD = C .

vvkv (Ts - Tsat)

1

m kg kg J 374

— 062 9,8152(1103,7 = 22,041m3)203123,2 g (0,00996 m)
e 5,0648 x 10~7 X 0,014920 —(100-87)

= 0,62x237,9015 = 147,49897

Koefisien Konveksi

NuD . k
h; =
L dl
w
147,49897 x0,074391 —
— mK
0,00995 m
= 1102,773462
m2K
Koefisien Perpindahan Panas Total
1
Up= —3 N 1
n 'hA' aRef
o+ Nair (OfAir)'hRef
U 1
0~ 1 1
wot W
0,9017 x 1172,36 —= 0,09767x 1102,773462 —=

mZK m2K

= 97,748 ——
m<k
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Perhitungan Luasan perpindahan panas total zona Evaporasi

q
A= —0—
U.AT;yrp
q OU5 06 watt _ ..,
— = =/, m
U.ATiurp 97,748 % .13

Sehingga didapatkan jumlah tube dan panjang yang dibutuhkan
region Il adalah sebesar
Aevaporasi _ 7,1735 m?

N = =
Tube = 4. a1/Tube ~ 0,2549145 m?

= 28,14 ~ 28

Dan panjang yang dibutuhkan L. = 28 x 0,762 m = 21,336 m

c. Perencanaaan Region I11 (Zona Superpanas)

Properti Fluida
Dengan menggunakan software refprop didapatkan

properties fluida kerja pada kondisi T;,, = w =91°C
, P =5 bar sebagai beikut :
Massa jenis, p = 21,663 kg/m®
Viskositas, p =0,000011319 Ns/m?
Konduktivitas thermal, kK =0,015272 W/m-K
Kalor spesifik, c, =0,95281 kJ/kg.K
Prandtl number, P, =0,70619
Bilangan Reynold
Re. — 4.1
é = T.d. U Npow
4.0,047192 kTg
- Ns

3,14.0,00996 m.0,000011319 pro. 1
= 533.250,5697

Bilangan Nusselt
Nup = 0,023 .Re%8 pro4
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= 0,023.(533250,5697)°8.(0,70619)%*

= 763,5571
Koefisien Konveksi
B = Nup . k
T~ dl
763,5571x0 015272ﬂ
— ) X ) mK
0,00995 m
= 1171,964224 w
N ’ m2K
Koefisien Perpindahan Panas Total
1
Up= —3 N 1
No- hair ORef
(aAir ) ’ hRef
Un = 1
0~ 1 1
wt W
0,9017 x 1172,36 —+ 0,09767x 1171,964224 —~
m+<K m<K
= 103,282 —
- mZk -
Perhitungan luasan perpindahan panas total zona superheat
q
A= ————
q 359,72 watt 0416 m?
— = = ’ m
U.AT,mrp 103,282 % . 8,372

Sehingga didapatkan jumlah tube dan panjang yang dibutuhkan
region |11 adalah sebesar

_ Asuperhat _ 0,416 m? =163 ~2
A¢otar/Tube  0,2549145 m?
Dan panjang yang dibutuhkan L = 2x 0,762 m = 1,524 m

NTube
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Dari perhitungan luas dan panjang untuk tiap region
didapatkan luas total evaporator adalah A7,¢q; = 0,99913 m? +
7,1735m? + 0,416 m? = 8,5886 m? dengan total tube (Nvtuse
actual) = 34 tube dan panjang total kondensor adalah Ly,tq; =
3,048 m+ 21,336 m+ 1,524 m = 25,908 m.

Untuk mendapatkan geometri actual kondensor perlu
ditambahkan safaty factor 10 %, sehingga besar luasan total
kondensor didapatkan sebesar Arotar = 1,099043 m? +
7,89085 m? + 0,4576 m? = 9,447493 m? dengan total tube
(NTue desain) = 37 tube dan panjang total kondensor adalah
Lrotar = 3,3528m + 23,4696 m + 1,6764 m = 28,194 m

Tabel 4.13 Analisis Perpindahan Panas Tiap Zona pada evaporator

Surface Region Panj ang UA ATLMTD Qactual Qdesain
designation tube (m) (W/IK) (°C) (kW) (kW)
Surface 8.0- Subcool i 3,3528 96,536 30,7 2,6944 2,9636

3/8T Evaporasi 23,4696 771,3191 13 9,1156 10,0271
Desuperheat | 1,6764 47,105 8,372 0,35972 0,3943

4.3.7 Perhitungan Penurunan Tekanan pada Evaporator
A. Penurunan tekanan pada tube
Perhitungan penurunan tekanan untuk masing-masing
zona, terlebih dahulu mendifinisikan kecepataan rata-rata fluida
kerja yang melewati tube
4. m

Uy = —————
™ p.m. Din?

4.0,047192 %

m
%3 =0,5146 —
1179,9 3. 3,14.(0,00995 m)? s

Penurunan tekanan pada zona subdingin

Angka reynold untuk region | sebesar 18717,833 . maka
persamaan friction factor yang digunakan adalah :
f=0,046 Re*’
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= 0,046 x (22211,088) 2

=0,006215
Sehingga dapat diketahui besarnya penurunan tekanan pada
region | yaitu sebesar :

AP1=f(m)2 L

Arybe/ "2.9c-pTh
0047192 %8 1\ 33528
) - ) m
= 0,006215. = . - TE
8,183 x 107> m 2x9,813x1156,5—5x 0,0051m
= 59,888 Pa

Penurunan tekanan pada zona evaporasi
Angka reynold untuk region Il sebesar 20040,89622.

maka persamaan friction factor yang digunakan adalah :
f=0,046 Re®?

= 0,046 x (28073,78232)°?

=0,00593
Sehingga dapat diketahui besarnya penurunan tekanan pada
region Il yaitu sebesar :

APlzf(m)z L

ATube "2.gcpTh
kg 2
= 0,00593 ks 217952
’ 8183x107°m? | "% 9,81S%x1103,7%x 0,0051m
= 389,194 Pa

Penurunan tekanan pada zona superheat
Angka reynold untuk region Il sebesar 589686,64.

maka persamaan friction factor yang digunakan adalah :
f = 0,046 Re®?

= 0,046 x (533250,5697)°?

=0,0032913
Sehingga dapat diketahui besarnya penurunan tekanan pada
region Il yaitu sebesar :

AP1=f(m)2 L

Arype) 2.9c.pTh
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k_g 2
= ,0032913.( — 2 ) __ L6764 m
8,183x107°>m 2X9,817X 21,663 ~5 x 0,0051m
= 846,581 Pa
Tabel 4.14 Penurunan tekanan tiap zona pada evaporator
Surface i AP )
_ _ Region Panjang cold fluid
designation tube (m) (kPa)
Subcool 3,3528 0,5988
Surface 8.0- -
3/3T Kondensasi 21,7932 0,389194
Desuperheat 1,6764 0,846581

4.3.8 Efektivitas Evaporator

Efektivness dari evaporator harus diketahui untuk
mengetahui unjuk kerja (performance) dari evaporator yang
sudah didesain. Adapun data yang diperlukan untuk mengetahui
efektivness dari evaporator adalah sebagai berikut :

Tabel 4.16 properties fluida kerja kondisi masuk dan keluar evaporator

. Fluida Kerja

Properties Satuan Refrijeran Air
Mass flow rate , Kg/s 0,047192 -
Temp. In, T, °C 40 100
Temp. Out, Tou °C 95 100
Spesifik heat, Cp | J/kg.K 1222,5 4215,7
Viscosity , p Ns/m’ 0,00026098 0,0028158
Thermal W/m.K 0,079311 0,67909
conductivity, K
Prandtl ,Pr 4,0228 1,748

Data diatas diperoleh dari hasil perancangan kondensor yang
telah dilakukan sebelumnya dan menggunakan software refprop
didapatkan nilai-nilai propertiesnya. Langkah-langkah yang
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dilakukan untuk menentukan efektiveness dari kondensor yang
telaah dirancang adalah sebaagai berikut :

1. Menentukan Heat Capacity
o Cc =m¢xCpcowa

= 0047192k—g 11949 ——
kg .k
= 56,389 Z (CM.n)

e Ch =~

2. Menentukan maximum Possible heat transfer rate (gmax)
Amax = Cmin- (Thi — Ter)
= 56,389 % .(100 —40)
= 1635,281 W

3. Menentukan Nilai Uit r1416
iU 4y)
Utot,r1410 = A
tot
_ (87,843x0,99913 m? )+(97,748 x 7,1735 m?)+(103,282 x 0,416m?)
- 8,1058 m?

w
831,9271 X

8,5886 m?

4. Menentukan Nilai NTU
UA
NTU =

Cmin
96,864 —3— x 8,5886 m?
m<K

w
56,389
= 14,7



97

5. Menentukan Nilai Heat Capacity Ratio Cr

Cr — CMin
w
_ 56,389 X
W
C, =0

Nilai Efektivness untuk heat exchanger tipe aliran counterflow

dapat juga ditentukan dengan menggunakan Grafik &=

f (NTU, C,) didapatkan nilai NTU = 0,95
1.0

0.8

0.6

0.4

0.2

NTU

Gambar 4.18 Grafik efektiveness = f (NTU, C,.) pada evaporator
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[Halaman ini sengaja dikosongkan]



Lampiran 1. Properties of Saturated Refrigerant R141b (liquid-

vapor) : Tabel Temperatur dan Tabel Tekanan

Temp Press Density (kg/m"3) Internal Energy (kj/kg) Enthalpy (kj/kg) Entropy (kj/kg) Temp
C bar Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap C
0 0,281 12811 1471 199,08 4185 200 4376 1 1,8699 0
5 0,351 12718 1,811 205,61 421,58 205,64 440,97 1,020 1,867 5
10 0,435 1262,4 2,209 211,27 424,67 211,31 444,36 1,041 1,864 10
15 0,534 1253 2,674 216,96 427,78 217 447,75 1,061 1,861 15
20 0,650 12434 3213 222,68 430,91 222,73 451,15 1,080 1,859 20
25 0,786 1233,8 3,833 228,43 434,06 228,49 454,56 1,100 1,858 25
30 0,942 1224,1 4,542 234,21 437,22 234,28 457,97 1,119 1,857 30
35 1,123 1214,2 5,349 240,02 440,39 240,11 461,38 1,138 1,856 35
40 1,329 1204,3 6,263 245,87 443,58 245,98 464,8 1,157 1,856 40
45 1,564 1194,2 7,293 251,75 446,77 251,88 468,21 1,175 1,855 45
50 1,829 1184 8,450 257,68 449,97 257,83 471,61 1,194 1,855 50
55 2,127 11737 9,745 263,64 453,18 263,82 475,01 1,212 1,856 55
65 2,835 11525 12,789 275,69 459,6 275,94 481,77 1,248 1,857 65
70 3,250 11417 14,564 281,78 462,82 282,07 485,13 1,266 1,858 70
75 3,709 1130,7 16,526 287,92 466,03 288,25 488,48 1,284 1,859 75
80 4,216 1119.6 18,688 294,1 469,24 294,48 491,8 1,302 1,860 80
85 4,772 1108,2 21,066 300,34 472,44 300,77 495,1 1,319 1,862 85
90 5,382 1096,5 23,678 306,62 475,64 307,11 498,37 1,337 1,863 90
95 6,048 1084,7 26,542 312,96 478,82 313,52 501,6 1,354 1,865 95
100 6,773 1072,5 29,678 319,35 481,98 319,98 504,8 1,371 1,867 100
105 7,561 1060,1 33,109 325,8 485,12 326,52 507,96 1,388 1,868 105
110 8414 1047,4 36,861 332,32 488,24 333,12 511,07 1,406 1,870 110
115 9,336 1034,3 40,962 338,89 491,33 339,8 514,12 1,423 1,872 115
120 10,331 1020,9 45,443 345,54 494,39 346,55 517,12 1,440 1,874 120
125 11,401 1007 50,344 352,25 497,4 353,39 520,05 1,457 1,875 125
130 12,550 992,73 55,706 359,05 500,37 360,31 522,89 1,474 1,877 130
135 13,782 977,94 61,581 365,92 503,27 367,33 525,65 1,491 1,879 135
140 15,101 962,59 68,028 372,88 506,12 374,45 528,31 1,508 1,880 140
145 16,509 946,61 75,119 379,94 508,88 381,68 530,85 1,525 1,882 145
150 18,013 929,92 82,946 387,1 511,55 389,04 533,26 1,542 1,883 150

Press Temp Density (kg/m”3) Internal Energy (kj/kg) Enthalpy (kj/kg) Entropy (kj/kg) Press
bar C Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap bar
04 8,016 1266,2 2,044 209,02 423,44 209,06 443,01 1,033 1,865 04
0,6 17,935 12474 2,981 220,31 429,62 220,36 449,75 1,072 1,860 0,6
0.8 25,488 1232,8 3,898 228,99 434,37 229,05 454,89 1,102 1,858 038
1 31,671 12208 4,800 236,14 438,28 236,23 459,11 1,125 1,856 1
12 36,950 12104 5,602 242,29 441,63 242,39 462,71 1,145 1,856 12
14 41,581 1201,1 6,576 247,72 444,58 247,84 465,88 1,163 1,855 14
16 45,725 1192,7 7,453 252,61 447,23 252,74 468,7 1,178 1,855 16
18 49,485 1185,1 8,325 257,06 449,64 257,22 471,26 1,192 1,855 18
2 52,937 1178 9,193 261,17 451,85 261,34 473,61 1,205 1,856 2
22 56,133 11713 10,058 265 4539 265,18 475,78 1,216 1,856 22
24 59,113 1165,1 10,920 268,58 455,82 268,78 477,8 1,227 1,856 24
2,6 61,910 1159,1 11,779 271,95 457,62 272,17 479,69 1,237 1,857 26
2,8 64,548 11535 12,637 275,14 459,31 275,38 481,47 1,247 1,857 2,8
3 67,046 11481 13,494 278,18 460,92 278,44 483,15 1,256 1,857 3
3.2 69,421 1143 14,350 281,07 462,45 281,35 484,75 1,264 1,858 32
34 71,686 1138,1 15,204 283,85 463,9 284,14 486,26 1,272 1,858 34
3,6 73,853 11333 16,059 286,51 465,29 286,82 487,71 1,280 1,859 3,6
38 75,931 11287 16,913 289,06 466,63 289.4 489,1 1,287 1,859 3.8
4 77,928 1124,2 17,766 291,53 467,91 291,89 490,43 1,294 1,860 4
4.2 79,851 11199 18,620 293,92 469,14 294,29 491,7 1,301 1,860 42
4,4 81,707 11157 19,475 296,22 470,33 296,62 492,93 1,308 1,861 44
4,6 83,501 11116 20,329 298,46 471,48 298,87 494,11 1,314 1,861 4,6
438 85,237 1107,6 21,185 300,63 472,59 301,07 495,25 1,320 1,862 438
5 86,920 1103,7 22,041 302,74 473,67 303,2 496,36 1,326 1,862 5
52 88,554 1099,9 22,898 304.8 474,71 305,27 497,42 1,332 1,863 52
54 90,141 1096,2 23,755 306,8 475,73 307,29 498,46 1,337 1,863 54
5.6 91,685 1092,6 24,614 308,75 476,71 309,26 499,46 1,343 1,864 56
58 93,189 1089 25,474 310,66 477,67 311,19 500,43 1,348 1,864 58
6 94,655 1085,5 26,335 312,52 478,6 313,07 501,38 1,353 1,865 6
6,2 96,084 1082,1 27,198 314,34 479,5 314,91 502,3 1,358 1,865 6,2
6,4 97,480 1078,7 28,062 316,12 480,39 316,72 503,19 1,363 1,866 6,4
6,6 98,844 1075,4 28,928 317,87 481,25 318,48 504,06 1,367 1,866 6,6
6.8 100,180 1072,1 29,795 319,58 482,09 320,21 504,91 1,372 1,867 6.8
7 101,480 1068,9 30,664 321,26 482,91 321,91 505,74 1,376 1,867 7




Lampiran 2. Thermophysical Properties of Refrigerant-141b at
a) 2 danb)5 bar

a) Temp | Density Cp Therm.Cond Visc. Absolut  Visc. Kin Prandtl
C (kg/m"3) | (kJ/kg-K) (W/m-K) (Ns/m"2) (cm”2/s)
0 1281,4 1,1247 0,097782 | 0,00055362 | 0,0043203 6,3677
10 1262,7 1,1352 0,094924 |0,00048815 [ 0,0038659 5,8377
15 12533 1,141 0,093501 | 0,0004595 | 0,0036664 5,6072
20 1243,7 1,1471 0,092085 | 0,00043314 | 0,0034827 5,3958
25 1234 1,1536 0,090677 | 0,00040882 [ 0,0033129 5,2013

30 12243 1,1605 0,089278 | 0,00038633 | 0,0031555 5,0218
35 1214,4 1,1677 0,087889 | 0,00036546 | 0,0030094 4,8556
40 1204,4 1,1753 0,08651 | 0,00034606 | 0,0028732 4,7014
45 1194,3 1,1832 0,085144 | 0,00032798 | 0,0027462 4,5578
50 1184,1 1,1915 0,083789 | 0,00031109 | 0,0026273 4,4238
55 9,1196 0,86218 0,012097 | 1,0128E-05| 0,011106 0,72186
60 8,948 0,862 0,012492 | 1,0296E-05| 0,011507 0,7105
65 8,7849 0,86288 0,012894 | 1,0463E-05| 0,011911 0,70023
70 8,6296 0,86458 0,013304 | 0,00001063 | 0,012318 0,69083
75 8,4812 0,86694 0,013721 | 1,0796E-05 0,01273 0,68216
80 8,3392 0,86984 0,014145 | 1,0962E-05| 0,013145 0,67409
85 8,2029 0,87316 0,014576 | 1,1127E-05| 0,013564 0,66652
90 8,072 0,87683 0,015015 | 1,1291E-05| 0,013988 0,65938
95 7,946 0,88077 0,01546 | 1,1455E-05| 0,014416 0,6526
100 7,8246 0,88494 0,015912 | 1,1618E-05| 0,014848 0,64613

b) Temp | Density Cp Therm.Condisc. Absoluf Visc. Kin Prandtl
C (kg/m"3) | (kJ/kg-K) (W/m-K) (Ns/m"2) (cm”2/s)
0 1281,9 1,1243 0,097889 [ 0,00055538 | 0,0043323 6,3787

10 1263,3 1,1347 0,095039 [ 0,00048975 | 0,0038768 5,8474
15 1253,8 1,1405 0,093619 [ 0,00046102 | 0,0036769 5,6162
20 12443 1,1466 0,092206 | 0,0004346 | 0,0034927 5,4043
25 1234,7 1,1531 0,090801 [ 0,00041023 | 0,0033226 5,2094
30 1225 1,1599 0,089406 | 0,00038769 | 0,0031649 5,0294
35 1215,1 1,167 0,08802 | 0,00036678 | 0,0030184 4,8629
40 1205,2 1,1745 0,086646 | 0,00034734 | 0,0028821 4,7082
45 1195,1 1,1824 0,085283 [ 0,00032922 | 0,0027548 4,5643
50 1184.9 1,1906 0,083932 [ 0,0003123 | 0,0026357 4,43
55 1174,5 1,1992 0,082594 [ 0,00029646 | 0,0025242 4,3043
60 1164 1,2082 0,08127 |0,00028161 [ 0,0024194 4,1865
65 1153,2 1,2176 0,07996 | 0,00026765 [ 0,0023209 4,0758
70 11423 1,2275 0,078665 | 0,00025451 | 0,002228 3,9715
75 1131,2 1,2379 0,077384 | 0,0002421 | 0,0021402 3,873
80 1119,9 1,2489 0,076118 [ 0,00023038 | 0,0020572 3,78
85 1108,3 1,2605 0,074867 | 0,00021927 | 0,0019786 3,6918
90 21,754 0,95395 0,015185 | 1,1285E-05| 0,0051877 0,70895
95 21,312 0,94904 0,015622 | 1,1453E-05| 0,0053741 0,6958
100 20,897 0,94582 0,016068 | 1,1621E-05| 0,0055611 0,68405
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Lampiran 3. Thermophysical Properties of Refrigerant R-141b (liquid-vapor) : Tabel Temperatur

Temp | Press Density (kg/m"3) Cp (kJlkg-K) Therm.Cond (Wim-K) | Visc. Absolut (Ns/m2) Visc. Kin (cm*2/s) Prandt|
C bar Sat.Lig  SatVap | Sat.Liq SatVap | Sat.Liq SatVap | Sat. lLig Sat.Vap Sat.Liq  SatVap | Sat.Liq  SatVap

0 0,28098 12811 147090 | 112490 | 073836 | 009772 | 0,008247 |0,00055261 |0,00000841780| 0,00431 0,0572 6,3614 0,7537

10 0,43496 12624 220930 | 113540 | 0,76008 | 0,09486 | 0,008874 |0,00048732 | 0,0000087265 | 0,00386 0,03% 58327 0,74744

20 0,65023 12434 321280 | 114740 | 0,78258 | 0,09203 | 0,009532 |0,00043248 | 0,0000090348 | 0,00348 0,0281 5,3920 0,74178

30 0,94245 12241 454160 | 116070 | 080588 | 0,08923 | 0,010221 |0,00038585 | 0,0000093434 | 0,00315 0,0206 50191 0,73669

40 1,329 12043 6,26280 | 117540 | 0,83003 | 0,08648 | 0,010944 |0,00034578 | 0,0000096534 | 0,00287 0,0154 4,6998 0,73211

50 18288 1184 845040 | 119160 | 085508 | 008378 | 0011705 {0,00031102 | 0,0000099661 | 0,00263 00118 44234 | 0,72803

60 24621 11632 | 1118700 | 120910 | 088113 | 008114 | 0,012507 |0,00028063 | 0,0000102830 | 0,00241 0,0092 4,1817 0,72446

70 3,2503 11417 | 1456400 | 122830 | 090838 | 007857 | 0,013356 |0,00025385 | 0,0000106080 | 0,00222 0,0073 3,9685 0,72144

80 42158 11196 | 1868800 | 124930 | 093708 | 007607 | 0,014259 |0,00023009 | 0,0000109420 | 0,00206 0,0059 3,7788 0,71907

0 5,382 10965 | 2367800 | 127250 | 096764 | 007366 | 0015225 |0,00020887 | 0,0000112900 | 0,00190 0,0048 3,6086 0,71753

100 6,773 10725 | 2967800 | 129830 | 1,00070 | 007132 | 0016267 |0,00018979 | 0,0000116570 | 0,00177 0,0039 34549 0,71708

110 8414 10474 | 3686100 | 132740 | 103710 | 006907 | 0,017400 |0,00017251 | 0,0000120490 | 0,00165 0,0033 3,3152 0,71813

120 10,331 10209 | 4544300 | 136090 | 107820 | 006692 | 0,018647 |0,00015674 | 0,0000124740 | 0,00154 0,0027 3,1875 0,72128

130 12,55 992,73 | 5570600 | 140030 | 112620 | 0,06486 | 0,020036 |0,00014224 | 0,0000129430 | 0,00143 0,0023 3,0707 0,7275

140 15,101 962,59 | 68,02800 | 144810 | 118440 | 0,06290 | 0,021610 |0,00012878 | 0,0000134710 | 0,00134 0,0020 2,9646 0,73836

150 18,013 92992 | 82,94600 | 150880 | 1,25900 | 0,06105 | 0,023434 |0,00011615 | 0,0000140830 | 0,00125 0,0017 2,8705 0,75658
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Lampiran 4. Thermophysical Properties of refrigerant R141b (liquid-vapor) : Tabel Tekanan

Press Temp Density (kg/m"3) Cp (kJ/kg-K) Therm.Cond (W/m-K) Visc. Absolut (Ns/m*2) Visc. Kin (cm*2/s) Prandtl
bar C Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap Sat. Lig Sat.Vap
05 13,374 1256,1 2,5154 1,1393 0,76758 | 0,093905 | 0,0090925 |0,00046778 | 8,8305E-06 | 0,0037242 | 0,035105 5,6753 0,74546
1 31,671 12208 48 1,1631 0,80986 | 0,088769 | 0,010339 |0,00037873| 9,3951E-06 | 0,0031024 | 0,019573 4,9624 0,73589
15 43,706 11968 7,015 1,1813 0,8392 0,085473 | 0,011222 |0,00033233 | 9,7689E-06 | 0,0027768 | 0,013926 4,5929 0,73054
2 52,937 1178 9,1932 1,1966 0,86262 0,083 0,011936 | 0,00030168 | 0,000010059 | 0,0025611 | 0,010941 4,3491 0,72693
25 60,533 1162,1 11,35 1,2101 0,88255 | 0,081004 | 0,012551 |0,00027912| 0,0000103 | 0,0024019 | 0,0090754 | 4,1697 0,72428
3 67,046 11481 13,494 1,2225 0,90019 | 0,079324 0,0131 |0,00026142 | 0,000010511 | 0,0022769 | 0,0077893 | 4,0288 0,72227
35 72,781 11356 15,631 1,234 0,9162 0,077869 | 0,013602 |0,00024696 | 0,000010699 | 0,0021746 | 0,0068448 | 3,9136 0,72071
4 77,928 11242 17,766 1,2448 093099 | 0,076585 | 0,014067 |0,00023479 | 0,000010872 | 0,0020885 | 0,0061192 | 38164 0,7195
45 82,611 11136 19,902 1,2552 094486 | 0,075434 | 0,014505 |0,00022432 | 0,000011031 | 0,0020143 | 0,0055428 | 3,7326 0,71858
5 86,92 1103,7 22,041 1,2651 0,958 0,074391 | 0,01492 |0,00021516 | 0,000011181 | 0,0019494 | 0,005073 3,6591 0,71791
55 90,918 1094.4 24,185 1,2748 097056 | 0073437 | 0,015318 |0,00020704| 0,000011323 | 0,0018918 | 0,0046819 | 3,5939 0,71744
6 94,655 1085,5 26,335 1,2842 098267 | 0,072557 0,0157 |0,00019974 | 0,000011458 | 0,0018401 | 0,0043509 | 3,5352 0,71717
65 98,166 1077 28,495 1,2934 0,9944 0071742 | 0,01607 |0,00019314 | 0,000011588 | 0,0017933 | 0,0040667 3482 0,71707
7 101,48 1068,9 30,664 1,3024 1,0058 0,070981 | 0,016429 |0,00018712| 0,000011713 | 0,0017506 | 0,0038199 | 34334 0,71713
75 104,63 1061 32,844 1,3113 1,017 0,070269 | 0016779 |0,00018158| 0,000011835 | 0,0017114 | 0,0036034 | 3,3886 0,71735
8 107,62 10535 35,036 1,3202 1,0281 0,069599 | 0,017122 |0,00017647 | 0,000011953 | 0,0016751 | 0,0034116 | 3,3472 0,71772
85 110,48 1046,1 37,241 1,3289 1,039 0,068967 | 0,017458 |0,00017171| 0,000012069 | 0,0016414 | 0,0032406 | 3,3087 0,71823
9 11322 1039 39,461 1,3377 1,0497 0,068369 | 0,017788 |0,00016727 | 0,000012182 | 0,00161 | 0,003087 32728 0,71888
95 115,85 1032,1 41,695 1,3464 1,0605 0,067802 | 0,018114 |0,00016312| 0,000012293 | 0,0015805 | 0,0029482 | 3,2391 0,71966
10 118,38 1025,3 43,946 1,3551 1,0712 0,067262 | 0,018436 | 0,0001592 | 0,000012402 | 0,0015528 | 0,0028221 | 3,2074 0,72059
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Lampiran 5. P-h diagram Refrigerant R-141b
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BAB V
KESIMPULAN DAN SARAN

5.1 Kesimpulan
Dari perancangan berdasarkan perhitungan yang telah
dilakukan, dapat diambil kesimpulan sebagai berikut :
1) untuk Organic Rankine Cycle kapasitas 1 kilowatt, secara
ideal sistem mempunyai harga effisiensi sebesar 8,12 %.
2) Dimensi Compact Heat Exchanger Tipe Circular Tube-
Continuous Fin , Surface .0-3/8T yang didesain adalah
sebagai berikut :
A. Data spesifikasi Kondensor
o Dengan besar laju perpindahan panas kondensor yang
didesain yakni 11,178kW , maka ditentukan dimensi dan
kondisi Compact heat exchanger tipe circular tube-
continuous fins sebagai berikut :

Kondisi Operasional

a. Fluida Kerja Refrijerant

Jenis Fluida Refrijerant R-141b
Mass Flowrate 0,047192 kg/s
Temperatur Kerja 40°C -65°C
Tekanan Kerja 2 bar

b. Fluida Pendingin Kondensor

Jenis Fluida Udara

Mass Flowrate 1,4631 kg/s

Temperatur Udara Pendingin | 35 °C

Tekanan Kerja 1 bar
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Konstruksi

Fin Tube
Bahan : Aluminium Bahan : Tembaga
Tebal x Pitch fin : 0,33 mm | D, x t : 10,21 mm x 0,25
x 3,175 mm mm / (Staggered)
Luasan Frontal (Afr) Jarak Tube transversal, ST :
0,580644 m? 25,4 mm
Free flow area / frontal area | Jarak tube longitudinal, SL :
() : 0,534 22 mm

Fin area / total area : 0,913

Jumlah laluan : 1

Tinggi fin : 762 mm

Panjang Tube : 762 mm

Lebar fin : 44 mm Jumlah Tube :60/
Jumlah fin : 240 Nt X N, =30x2
Detail Konstruksi
Luasan Total (finned) 14,04947 m*
1. Luasan subcool 2,018 m*
2. Luasan Kondensasi 11,319 m*
3. Luasan Desuperhat 0,71247 m?
Panjang Total (finned) 41,91 m
4. Panjang subcool 5,8784 m
5. Panjang Kondensasi 33,528 m
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6. Panjang Desuperhat 2,5146 m
Lebar Kondensor (finned) 0,044 m
Tinggi Kondensor (finned) 0,762 m

o

Besar penurunan tekanan pada sisi tube kondensor sebesar
3,702 KkPa. Zona desuperheating pada sisi dalam tube
mempunyai pressure drop yang paling tinggi, karena untuk
harga laju alir massa yang sama, zona desuperheating
mempunyai kecepatan fluida yang lebih tinggi sebagai
kompensasi kecilnya densitas fluida kerja.

Besar penurunan tekanan pada sisi eksternal yakni pendingin
udara sebesar 0,0476 kPa dengan kecepatan udara rata-rata
yang dihasilkan 2,2 m/s. Semakin tinggi kecepatan udara
yang dihasilkan maka pressure drop yang dihasilkan semakin
besar pula, hal ini berpengaruh terhadap daya kipas udara
yang digunakan .

Nilai NTU dan Effektifitas merupakan bilangan tak
berdimensi yang menunjukkan performa heat exchanger.
Berdasarkan rumusan teori dengan meningkatnya nilai NTU
makan akan berbanding lurus dengan meningkatnya nilai
effectiveness. Pada rancangan kondensor didapatkan dari
grafik efektiveness = f (NTU,C,) pada kondensor
didapatkan nilai NTU Sebesar 1,7
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B. Data Spesifikasi Evaporator

Dengan besar laju perpindahan panas Evaporator yang
didesain yakni 12,166 kW , maka ditentukan dimensi dan kondisi

Compact heat exchanger tipe ci
surface 8.0-3/8T sebagai berikut :

rcular tube-continuous fin,

Kondisi Operasional

Jenis Fluida

Refrijerant R-141b

Mass Flowrate / Kapasitas

0,047192 kg/s

Temperatur Kerja 40°C - 95°C
Tekanan Kerja 5 bar
Temperatur Air Pemanas 100 °C
Tekanan Air Pemanas 1 Bar
Konstruksi
Fin Tube

Bahan : Aluminium

Bahan : Tembaga

Tebal x Pitch fin : 0,33 mm x
3,175 mm

Doxt:10,21 mm x 0,25

mm

Luasan  Frontal  (Afr) Jarak Tube transversal,
0,580644 m? ST :254mm

Free flow area / frontal area | Jarak tube longitudinal,
(o) : 0,534 SL: 22mm

Fin area / total area : 0,913

Jumlah laluan (Ngrow) : 1
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Tinggi fin : 762 mm

Panjang Tube : 762 mm

Lebar fin : 44 mm

Jumlah Tube : 60

Jumlah fin ; 240

Nt X NL:3OX2

Detail Konstruksi

Luasan Total : 9,447 m*

1. Luasan subcool 1,099 m?
2. Luasan Evaporasi 7,891 m*

3. Luasan Superheat 0,4576 m*
Panjang Total : 28,194 m

4. Panjang subcool 3,3528 m
5. Panjang Evaporasi 23,469 m
6. Panjang Superheat 1,6762 m
Lebar Evaporator 0,044 m
Tinggi Evaporator 0,762 m

o Besar penurunan tekanan pada sisi tube evaporator sebesar
2,314 KkPa. Zona  superheating pada sisi dalam tube
mempunyai pressure drop yang paling tinggi, karena untuk
harga laju alir massa yang sama, zona desuperheating
mempunyai kecepatan fluida yang lebih tinggi sebagai
kompensasi kecilnya densitas fluida kerja.

o Semakin besar harga laju alir massa refrigerant, maka akan
semakin besar pula harga koefisien perpindahan panas
konveksi (h), koefisien perpindahan panas total (U), luas area
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perpindahan panas yang dibutuhkan serta pressure drop
sepanjang evaporator

5.2 Saran

Beberapa saran yang dapat disampaikan setelah

melaksanakan perancangan kondensor dan evaporator antara lain

1. Perhitungan perencanaan kondensor dan evaporator yang
telah dilakukan pada sistem Organic Rankine Cycle perlu
memperhatikan ~ tingkat ~ kondisi ~ masing-masing
komponen utamanya serta memperhatikan properties
fluida kerja. Perhitungan dengan menggunakan sistem
ORC lain dapat dijadikan refrensi perhitungan untuk
kondisi kondensor dan evaporator lainnya.

2. Pada perancanagan evaporator dicelupkan air panas
dalam suatu bejana. Pendekatan perhitungan untuk
mendapatkan harga koefisien konveksi exsternal yakni
sisi air perlu dilakukan penelitian lebih lanjut mengenaai
karakteristik dan fenomena yang ada pada evaporator
terutama pada jenis evaporator circular tube-continuous
fin.

3. Perlu dilakukan penelitian lebih lanjut untuk mengetahui
kinerja actual dari perancangan heat exchanger dengan
melakukan pengujian pada sistem instalasi Organic
Rankine Cycle yang telah didesain.
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