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Abstrak

Seiring dengan meningkatnya perkembangan ekonomi
suatu negara, maka akan meningkat juga kebutuhan terhadap
energi terkhusus pada energi listrik. Salah satu upaya yang dapat
dilakukan guna meningkatkan produksi tenaga listrik dengan
penggunaan energi bahan bakar fosil seefisien mungkin adalah
mendirikan siklus kombinasi PLTGU (Pembangkit Listrik Tenaga
Gas dan Uap). Gas yang keluar dari turbin gas masih memiliki
temperatur yang tinggi. Temperatur yang tinggi ini dimanfaatkan
untuk mengubah air menjadi uap di dalam HRSG. Maka
dilakukan perancangan termal HRSG dengan tujuan memahami
tahapan perhitungan perancangan alat penukar panas dalam
pemanfaatan gas buang turbin gas serta mengetahui pengaruh
perbedaan beban gas buang turbin terhadap hasil uap pada
perancangan suatu HRSG.

Studi  perancang termal ini dilakukan dengan
menganalisa data input berupa laju alir massa keluaran gas
turbin, temperatur keluaran gas turbin, kandungan keluaran gas
turbin, temperatur uap keluar HRSG, dan tekanan uap keluar
HRSG. Langkah awal adalah menentukan beban kalor pada
setiap modul agar dapat menentukan distribusi temperatur pada
HRSG. Kemudian masing-masing dari modul HRSG ditentukan
luas permukaan perpindahan panas. Lalu, pressure drop dan
efisiensi pada sistem HRSG diukur. Terakhir yaitu analisa
pengaruh variasi beban turbin terhadap hasil keluaran uap dari



HRSG. Terdapat 4 variasi beban turbin gas yaitu saat 100 %,
90%, 80%, dan 70%. Dari variasi tersebut, dapat ditinjau
perbedaan laju alir massa uap/air yang dibutuhkan dari masing-
masing beban gas turbin.

Hasil yang diperoleh dari perancangan ini adalah untuk
mengubah air dari 70°C menjadi uap 401 °C menggunakan gas
buang turbin bertemperatur 437 °C, dibutuhkan luas perpindahan
panas total sebesar 25.966,51 m’. Dari analisa variasi beban gas
turbin, didapat bahwa semakin tinggi beban gas turbin maka
akan semakin tinggi laju alir massa air/fuap yang dapat
dihasilkan, yaitu pada beban gas turbin 70% didapat 15 kg/s,
pada beban gas turbin 80% didapat 15,3 kg/s, pada beban gas
turbin 90% didapat 17,37 kg/s, dan pada beban gas turbin 100%
didapat 18,59 kg/s.

Kata kunci : Efisiensi, HRSG, Kalor, Koefisien Perpindahan
Panas
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Abstract

As the economic development of a country increases, the
demand of energy especially in the electrical energy also
increases. One effort that can be done to increase the production
of electricity by the use of fossil fuel energy as efficiently as
possible is to establish a combined cycle power plant. The exit
gas from the gas turbine still has a high temperature. This high
temperature is used to convert water into steam in the HRSG.
Therefore, a thermal design calculation of HRSG needs to be
done in order to understand the procedure of the design
calculations as well as to learn how different content of the
turbine exhaust gas entering the HRSG to the steam results in the
design of a HRSG.

The thermal design analysis is done by analyzing the
input data in the form of the mass flow rate, the output
temperature, and the content of the gas that comes out from the
gas turbine, the temperature and the pressure of the steam that
come out of the HRSG. The initial step of the calculation is to
determine the heat requirement in each module in order to get the
temperature distribution in the HRSG. Then the heat transfer
surface area of each module in the HRSG needs to be calculated.
Then, pressure drop and efficiency of the HRSG system is
measured. One final analysis of the influence of the load variation
of the output of steam turbine of the HRSG. There are four
variations of the gas turbine load is currently 100%, 90%, 80%



and 70%. From these variations, can be reviewed difference in
the efficiency of each gas turbine load.

From the thermal design calculation, we can conclude
that in order to convert 70C water into 401<C steam using the
gas turbine exhaust gas with a temperature of 437<C, it requires
a total heat transfer area of 25.966,51 m2 From the analysis of
variations in gas turbine load, we found that the higher the load
of the gas turbine, the higher the amount of water/steam mass
flow that can be obtain, that is at the gas turbine load of 70% we
obtained 15 kg/s of steam, at the gas turbine load of 80% we
obtained 15,3 kg/s of steam, at the gas turbine load of 90% we
obtained 17,37 kg/s of steam, and at the gas turbine load of 100%
we obtained 18,59 kg/s of steam.

Keywords : Efficiency, HRSG , Heat, Heat Transfer Coefficient
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BAB |
PENDAHULUAN

1.1. Latar Belakang

Seiring dengan meningkatnya perkembangan ekonomi
suatu negara, maka akan meningkat juga kebutuhan terhadap
energi terkhusus pada energi listrik. Hal ini tidak terkecuali bagi
Indonesia yang merupakan negara berkembang dengan tingkat
pertumbuhan penduduk yang tinggi. Dengan meninjau hal
tersebut, perlu adanya suatu peningkatan dalam hal produksi
tenaga listrik dalam negeri.

Akan tetapi, untuk peningkatan sektor industri dan
produksi tenaga listrik ini dibutuhkan sumber energi yang dapat
mendukung. Salah satu sumber energi ini adalah bahan bakar
fosil. Bahan bakar fosil sendiri merupakan jenis energi yang tidak
dapat diperbarui. Dengan kata lain, jenis energi ini
ketersediaannya semakin berkurang karena penggunaan terus-
menerus seiring dengan berjalannya waktu. Oleh karena itu,
pemanfaatan energi ini harus seefisien mungkin agar
menghasilkan manfaat ekonomi yang dapat terbaik dan dampak
negatif terhadap lingkungan yang minimum.

Salah satu wupaya yang dapat dilakukan guna
meningkatkan produksi tenaga listrik dengan penggunaan energi
bahan bakar fosil seefisien mungkin adalah mendirikan siklus
kombinasi PLTGU (Pembangkit Listrik Tenaga Gas dan Uap).
PLTGU merupakan gabungan antara PLTG (Pembangkit Listrik
Tenaga Gas) dengan PLTU (Pembangkit Listrik Tenaga Uap).
Kedua jenis pembangkit ini digabung dengan menggunakan alat
yang disebut HRSG (Heat Recovery Steam Generator). Peran
HRSG di sini dapat meningkatkan produksi tenaga listrik dengan
penggunaan energi bahan bakar fosil seefisien mungkin
dikarenakan HRSG menggantikan peran boiler pada PLTU yang
dimana boiler masih menggunakan metode pembakaran
sementara HRSG memanfaatkan gas buang pada PLTG.



Pada PLTG, udara masuk pada ke dalam kompresor
untuk dinaikkan tekanannya. Lalu udara terkompresi masuk ke
ruang bakar. Bahan bakar diinjeksi ke dalam ruang bakar dan
diikuti dengan proses pembakaran bahan bakar tersebut. Energi
panas hasil pembakaran diserap oleh udara, meningkatkan
temperatur udara, dan menambah volume udara. Udara
bertekanan yang telah menyerap panas hasil pembakaran,
berekspansi melewati turbin gas. Sudu-sudu turbin yang
merupakan nozzle-nozzle kecil berfungsi untuk mengkonversikan
energi panas udara menjadi energi Kinetik. Energi ini digunakan
untuk memutar generator listrik. Udara hasil ekspansi tersebut
meninggalkan turbin gas dalam kondisi tekanan yang rendah
tetapi pada temperatur yang masih relatif tinggi. Energi panas ini
yang dapat dimanfaatkan untuk menghasilkan uap pada PLTU
menggunakan HRSG. Hasil uap ini yang kemudian digunakan
untuk memutar sudu-sudu turbin uap.

Dalam kaitannya dengan hal di atas, untuk mengetahui
lebih jauh mengenai perancangan HRSG dan efisiensi yang dapat
dihasilkan oleh HRSG, akan dilakukan analisa perancangan
termal HRSG. Pada skripsi ini, perancangan HRSG berdasarkan
data mengenai turbin gas dengan daya 62,48 MW beserta gas
buangnya.

1.2. Rumusan Masalah
Perancangan HRSG merupakan lingkup yang luas untuk
diteliti. Untuk itulah pada tugas akhir ini diambil beberapa
permasalahan utama, diantaranya yaitu:
1. Bagaimana mendapatkan besar beban kalor pada rancangan
HRSG?
2. Berapa besar luas penampang tempat terjadinya
perpindahan kalor pada rancangan HRSG?
3. Berapa besar pressure drop yang terjadi sepanjang tube
pada HRSG?
4. Berapa efisiensi yang dihasilkan pada rancangan HRSG?



5. Bagaimana pengaruh gas turbine load terhadap output
HRSG?

1.3. Tujuan Penelitian
Berdasarkan perumusan masalah di atas, tugas akhir ini
memiliki tujuan yaitu:
1. Mengetahui beban kalor yang dibutuhkan pada rancangan
HRSG.
2. Mengetahui luasan perpindahan kalor yang dibutuhkan
pada rancangan HRSG.
3. Mengetahui besar pressure drop yang terjadi sepanjang

tube pada HRSG

4. Mengetahui efisiensi yang dihasilkan pada rancangan
HRSG.

5. Mengetahui pengaruh gas turbine load terhadap performa
HRSG.

1.4. Batasan Masalah

Pada analisa rancang bangun ini digunakan batasan
masalah agar memperjelas ruang lingkup analisa. Batasan
masalah yang digunakan adalah:

1. Analisa berdasarkan data desain siklus kombinasi yang
menggunakan turbin gas Roll Royce-Trend 60RR dengan
konstruksi 1x1x1.

2. Sistem beroperasi pada kondisi tunak (steady state).

3. Desain HRSG menggunakan pendekatan heat exchanger
dengan jenis aliran cross flow.

4. Analisa desain HRSG dilakukan pada kondisi gas turbine
load sebesar 100%.

5. Perpindahan panas pada HRSG vyang ditinjau berupa
konduksi dan konveksi, tanpa memperhitungkan radiasi.



1.5. Manfaat Penelitian

Penelitian ini diharapkan dapat menjadi acuan awal serta
referensi pembelajaran dalam proses perancangan termal dan
analisa performa HRSG.

1.6. Sistematika Penulisan

Metode penulisan yang digunakan dalam mengerjakan
tugas akhir ini adalah studi pustaka, dimana dibutuhkan beberapa
referensi yang mendukung demi terselesaikannya tugas akhir.
Adapun sistematika dalam penulisan ini adalah sebagai berikut :

BAB |

BAB Il

BAB Il

BAB IV

BAB V

: PENDAHULUAN

Pada bab ini berisi latar belakang tugas akhir,
rumusan masalah, tujuan penulisan, manfaat
penulisan dan batasan masalah.

: DASAR TEORI

Pada bab ini berisi mengenai teori yang
mendasari penyusunan laporan tugas akhir
secara umum, khususnya yang berhubungan
dengan sistem PLTGU dam HRSG.

: METODOLOGI

Pada bab ini membahas tentang metode
penelitian, perhitungan, sasaran penelitian,
teknik pengumpulan data, dan langkah analisis
data, mulai dari persiapan sampai dengan
kesimpulan.

: PERHITUNGAN DAN PEMBAHASAN
Pada bab ini menguraikan analisis dan hasil
perhitungan beban kalor, luas perpindahan
panas, pressure drop, dan perbandingan antara
variabel.

: KESIMPULAN

Pada bab ini menjelaskan mengenai kesimpulan
dari keseluruhan proses perancangan termal
HRSG.



BAB 11
TINJAUAN PUSTAKA

2.1. Siklus Kombinasi

Siklus kombinasi adalah kombinasi dari 2 jenis siklus,
yaitu siklus Brayton (turbin gas) dan siklus Rankine (tenaga uap).
Udara yang mengalir keluar dari turbin gas pada siklus Brayton
masih memiliki temperatur yang tinggi. Udara panas ini
dimanfaatkan untuk mengubah fase air menjadi uap pada siklus
Rankine. Perpindahan panas antara udara dengan air terjadi di
HRSG.

P

Gas turbine

Compms\nr:[ Turbine
Air inlet —‘,—"’ ! 4
Exhaust -::’.—J‘—}——

J

&

Gambar 2.1. Skema dlagram siklus kombmasi

Skema diagram alur siklus kombinasi dapat dilihat pada
gambar 2.1. Berdasarkan skema, alur proses ini dapat dijelaskan
sebagai berikut (Michael J. Moran, 2004):

1 — 2: Merupakan proses kompresi. Udara masuk ke dalam
kompresor untuk dinaikkan tekanannya. Dengan



2 —
3-4
4 -5

menerapkan kontrol volume pada kompresor dan
menggunakan persamaan energy balance, menggunakan
asumsi steady state, perpindahan panas di sekitar
kompresor, energi kinetik, dan energi potensial
diabaikan, didapat:

. . . vi2Ly, 2
OZ%U_M/C-l_mgaS [hl_h2+#+g(z}/22)]

We

——=h,— hy 2.1
mgas
dimana W, merupakan daya yang dibutuhkan
compressor untuk menaikkan tekanan udara, g
adalah laju alir massa udara, dan h adalah enthalpi.
Merupakan proses menaikkan temperatur. Udara
bertekanan tinggi dinaikkan temperaturnya pada ruang
bakar. Persamaan yang dapat diterapkan pada proses
ini dengan ruang bakar sebagai control volume adalah:

Qin
——=hz—h 2.2
g 312 (2.2)
dimana Q;,, adalah kalor yang dibutuhkan pada ruang
bakar untuk menaikkan temperatur udara.

Merupakan proses ekspansi. Gas yang bertekanan dan
temperatur tinggi itu dibawa ke turbin agar energi
tersebut dapat dikonversi menjadi daya turbin. Dengan
menerapkan  kontrol volume pada turbin dan
menggunakan persamaan balance energy, didapat:

Wy

=h;—h 2.3
o = e ha (2.3)
dimana W, merupakan daya yang dihasilkan turbin.

Merupakan proses pelepasan kalor. Gas yang masih
panas tersebut dikeluarkan oleh turbin dibawa ke

HRSG agar panasnya dapat dimanfaatkan untuk



mengubah air menjadi uap pada Rankine cycle.
Persamaan yang dapat diterapkan pada proses ini
adalah:

Qout

Mgas

= h, — hs (2.4)

dimana Q,,,; adalah kalor yang dibuang.

Merupakan proses evaporasi. Uap bertekanan tinggi
dibawa ke HRSG untuk dipa-naskan sehingga air
tersebut berubah fase menjadi uap. Uap tersebut yang
digunakan untuk memutar turbin. Persamaan yang
dapat diterapkan pada proses ini dengan boiler sebagai
control volume adalah:

Qout

Myap

dimana Q,,,; adalah kalor yang dibuang untuk
mengubah fase uap menjadi air dan 7,4, adalah laju
alir massa air / uap air.

7 — 8: Merupakan proses ekspansi. Uap yang berasal dari boiler

memiliki tekanan dan temperatur yang tinggi. Uap ini
masuk ke turbin sehingga uap menggerakkan sudu pada
turbin agar menghasilkan kerja. Uap yang keluar dari
turbin akan memiliki tekanan yang lebih rendah
daripada kondisi 1. Dengan persamaan energy balance
didapat:

W,

=h,—h 2.6
o = 7 = hs (2.6)

dimana W, adalah daya turbin uap yang dihasilkan.



8 — 9:  Merupakan proses kondensasi. Uap bertekanan rendah
tersebut diubah menjadi air pada kondensor. Persamaan
yang dapat diterapkan pada proses ini dengan
kondensor sebagai control volume adalah:

Qout
——=hg—h 2.7
= hy — h 27)

dimana Q,,, adalah kalor yang dibuang untuk
mengubah fase uap menjadi air.

9 - 6: Merupakan proses kompresi. Air yang berasal dari
kondensor dinaikkan tekanannya dengan pompa
kemudian dialirkan ke dalam boiler. Dengan
menerapkan kontrol volume pada pompa dan
menggunakan persamaan balance energi, didapat:

W _ he — h 2.8

mvap - 6 9 ( * )

dimana Wp merupakan input daya untuk pompa.

Dari penjelasan di atas, persamaan yang digunakan untuk
mencari efisiensi pada siklus ini adalah:

Wyas+W,
_ "Wgas vap
Nsiklus gabungan — Oin (2-9)

Di mana I/i(gas adalah daya netto yang dihasilkan pada siklus
turbin gas sementara anp adalah daya netto yang dihasilkan

pada siklus turbin uap. Q;,, adalah laju perpindahan kalor total ke
siklus gabungan.

2.2. Alat Penukar Kalor
Alat penukar kalor (heat exchanger) adalah suatu alat
yang berfungsi sebagai tempat penukaran panas di antara dua



fluida yang berbeda temperatur atau penukaran panas yang terjadi
dari temperatur tinggi ke rendah atau sebaliknya tanpa ada
pencampuran antara satu fluida dengan fluida lainnya.
Penggunaan alat penukar kalor untuk industri pembangkit tenaga
misalnya pada HRSG dan PLTU adalah seperti economizer,
evaporator, superheater dan kondensor.

2.2.1. Pengaturan Aliran dalam Alat Penukar Kalor

Alat penukar kalor dapat diklasifikasi menjadi 3 jenis
pengaturan aliran dasar, yaitu parallel flow, counter flow, dan
cross flow. Dalam parallel flow, fluida panas dan dingin masuk
pada ujung yang sama, mengalir dengan arah yang sama, dan
keluar pada ujung yang sama. Sebaliknya untuk counter flow,
fluida panas dan dingin masuk pada ujung yang berbeda,
mengalir dengan arah yang berbeda, dan keluar pada ujung yang
berbeda. Untuk aliran cross flow, masuknya fluida memiliki
perbedaan sudut sehingga alirannya saling bersilang. llustrasi
aliran-aliran di atas dapat dilihat pada gambar 2.2.

2.2.2. Persamaan Dasar dalam Perancangan

Dalam perancangan dasar alat penukar kalor, ada dua hal
dasar yang dianalisa. Hal-hal tersebut adalah perhitungan luasan
perpindahan panas (sizing) dan perhitungan performa (rating)
yang dicari setelah alat penukar panas selesai dibuat. Dalam
menganalisa hal-hal tersebut, perlu ditentukan dahulu besar
perpindahan panas, pressure drop, dan temperatur fluida yang
keluar.
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| (a) Fluid 1 X ey

Fluid 2

~
I~
I~

74
&y
vl

Fluid 1

(b)

Gambar 2.2. llustrasi aliran-aliran pada alat penukar kalor: ()
parallel flow (b) counter flow (c) cross flow

Dalam hukum pertama termodinamika, untuk kondisi
steady state, steady flow, dan mengabaikan energi kinetik dan
potensial, persamaan yang digunakan untuk mendapatkan besar
perpindahan panas adalah:

Q = mAh (2.10)

dimana m adalah laju alir massa dan Ah adalah perbedaan
enthalpi fluida antara kondisi masuk dengan keluar. Jika nilai
specific heat yang konstan, maka persamaan 2.10 dapat ditulis
dengan:

Q = e, AT (2.11)

dimana c,, adalah nilai specific heat dan AT adalah perbedaan
temperatur fluida antara kondisi masuk dengan keluar.

Setelah mendapatkan nilai kalor yang dibutuhkan, proses
sizing dapat dilakukan dengan menggunakan persamaan berikut:

Dengan U adalah overall heat transfer coefficient (koefisien
perpindahan kalor menyeluruh), A adalah luas permukaan
perpindahan kalor yang sesuai dengan definisi U, dan AT
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adalah perbedaan suhu rata-rata yang tepat untuk digunakan
dalam penukar kalor.

Untuk mendapatkan nilai overall heat transfer coefficient,
diperlukan total tahanan termal dalam sistem perpindahan panas
tersebut. Dasarnya, tahanan termal dalam sistem penukar kalor
terdapat 3 jenis, yaitu sisi luar tube, sisi dalam tube, dan konduksi
antara dinding tube. Persamaan overall heat transfer coefficient
pada kondisi tidak ada fouling factor (faktor pengotor) dapat

ditulis sebagai berikut:
1 1
U= e —TOl rom(rr_?) 1 (2.13)

T’ihi k ho

dimana r,, adalah besar jari-jari luar tube (buluh), r; adalah besar
jari-jari dalam tube, h; adalah koefisien perpindahan panas di
dalam tube, k adalah konduktivitas thermal material tube, dan h,
adalah koefisien perpindahan panas di luar tube.

Untuk mendapatkan ATy (log-mean temperature
difference), perlu ditentukan terlebih dahulu distribusi temperatur
pada sistem penukar kalor terhadap fungsi panjang. Persamaan

yang digunakan untuk mencari AT ini adalah:
AT, —AT,
ATynea =

In [%]

(2.14)

Dengan AT; adalah perbedaan temperatur panas dengan dingin
pada titik 1 sementara AT, adalah perbedaan temperatur panas
dengan dingin pada titik 2. Jika besar AT;= AT,, maka besarnya
ATimg = AT1= AT,

Dalam analisa sizing terhadap aliran cross flow,
persamaan 2.12 dapat digunakan dengan menambahkan faktor
koreksi F dan proses analisanya seperti analisa dalam counter
flow. Sehingga persamaannya menjadi:

Q = UAFAT}nq (2.15)
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Nilai F dapat dicari menggunakan grafik yang dapat dilihat pada
gambar 2.3.
1.0

0.9

0.7

Comection Factor, F
L)

0.6

N " ) L . L A '
4] 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 08 0.7 08 0.9 1.0
Tamperature Efficiency, P

Gambar 2.3. Grafik nilai F dalam cross flow heat exchanger

Grafik di atas merupakan fungsi dari nilai R dan P. Nilai R dan P
sendiri memiliki persamaan:

= jeTeL (2.16)
Th1=Th2
dan
p=TmTh (2.17)
TcZ_Tcl

Jika nilai luasan permukaan telah didapat, nilai luasan
tersebut di jabarkan dalam persamaan total luas selimut.

Persamaan untuk tube ini adalah:
A= N¢XLmd,

(2.18)

Npass

dimana N; adalah jumlah tube, L adalah panjang tube, Npqs
adalah jumlah pass dalam alat penukar panas.

Untuk tube yang memiliki fins (Luas penampang
tambahan) pada sisi luarnya, maka perlu dilakukan perhitungan
luas total terlebih dahulu. Untuk mendapatkan luas permukaan
fins, digunakan persamaan:
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2 2
Ay = [P 4 eps| vy (2.19)
Dimana Dy adalah diameter sirip, D, adalah diameter luar tube, §
adalah tebal fin, dan N; adalah jumlah fins dalam 1 meter tube.
Untuk mendapatkan nilai luas primer tube, digunakan persamaan:
Ay = [Dy(L — 6Np) N, (2.20)

Dari kedua persamaan di atas, dapat ditentukan luas total fins
dengan menambahkan persamaan 2.19 dan 2.20. Adapun untuk
mencari efisiensi fins dapat dilihat pada gambar 2.4.

100 T

80
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re=rp+ 12
5 %@ﬂ L=L+i2
L, A=Lt
o !

o
LY

0 05 1.0 1.5 20 25
LYhikA,)\?

Gambar 2.4. Grafik efisiensi fins

2.2.3. Persamaan Force Convection Satu Fase

Force Convection adalah jenis perpindahan panas secara
konveksi dimana fluida bergerak secara paksa dikarenakan
sumber eksternal. Dalam menganalisa hal ini, perlu ditentukan
terlebih dahulu apakah jenis aliran fluida yang ditinjau bersifat
laminar atau turbulen. Sifat ini dapat ditentukan dengan mencari
nilai Renault Number pada aliran tersebut. Persamaan untuk
menentukan Renault Number adalah:

Re = % (2.21)

dimana p adalah massa jenis dari fluida yang ditinjau, u adalah
kecepatan alir fluida, dan p adalah viskositas fluida. Setelah
mendapat nilai dari Renault Number pada fluida yang bekerja,
untuk aliran di dalam pipa, di saat nilai Re < 2300 maka fluida
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tersebut memiliki sifat aliran yang laminar sementara jika nilai
Re > 2300 maka fluida tersebut memiliki sifat aliran yang
turbulen.

Dalam meninjau fluida dengan jenis aliran laminar,
sebelum mendapatkan nilai koefisien perpindahan panas,
dibutuhkan nilai Nusselt Number fluida tersebut. Persamaan
Nusselt Number untuk aliran laminar adalah (Sadik Kakac, 2012):

1

Nuy, = 1.953 (Z22)° (2.22)
dimana Pe adalah Pé&let Number yang besarnya sama dengan
perkalian besar Renault Number dengan Prandtl Number. Setelah
mendapat nilai dari Nusselt Number, nilai koefisien perpindahan

panas dapat ditentukan dengan persamaan:
h = Nupk

: (2.23)

dimana nilai k disini adalah nilai konduktivitas thermal fluida.

Tidak jauh berbeda dalam meninjau fluida dengan jenis
aliran turbulen. Yang membedakan diantara 2 hal tersebut adalah
persamaan dalam menentukan besar Nusselt Number. Sebelum
menentukan besar Nusselt Number dalam aliran turbulen,
dibutuhkan besar koefisien gesek yang dapat dicari dengan
persamaan:

f = (1.58In(Re,) — 3.28) 2 (2.24)

Kemudian nilai Nusselt Number dapat ditentukan dengan cara:
Nu = (f/2)(Re—1000)Pr (2_25)

1+12.7(§)0'5(Pr§—1)

Setelah mendapat nilai dari Nusselt Number, nilai koefisien
perpindahan panas dapat ditentukan menggunakan persamaan
2.13.

Jika fluida yang ditinjau bersifat external flow (mengalir
di luar sistem tube), maka hal pertama yang harus ditentukan
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adalah jenis susunan tube. Pada gambar 2.5, dapat dilihat jenis-
jenis susunan dalam sistem tube. Susunan pertama berjenis
susunan inline (segaris) sementara susunan yang kedua berjenis
susunan staggered (bersilangan). Lalu nilai Renault Number pada
fluida external flow dicari menggunakan persamaan 2.21, hanya
saja diameter yang digunakan adalah diameter hidrolik (Dy).
Setelah mencari nilai Renault Number pada fluida external flow,
untuk susunan inline, maka nilai Nusselt Number dapat ditentukan
dengan persamaan:

0.25
Nu, =09 c,Re)* Pr0* [gﬁ) untuk  Re, =1-10?% (2.26)

Ty

P
Pr

w

0.25
Nu, =052 ¢,Ref® Prf’“( ) untuk Re, =10% -10°

(2.27)

0.25
N Pr,
Nu, =0.27 ¢,Re® Pr% (E‘LJ untuk  Re, =10° —2x10°

w (2.28)
P, )"
Ny — 08 p04| £
Nu, =0.033 CnReb Pr, (P?'w] untuk Rb’b =2x10%-2x%10°
(2.29)

Sementara untuk susunan staggered, maka nilai Nusselt Number
dapat ditentukan dengan persamaan:
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0.25
ﬁu,, =1.04 IE].,R.‘.?;}4 Prf'%(——*gf J untuk Re, =1-500 (2'30)
w

028
_ _ 2.31
Nuy =071 c,Reg> Po*| 2| untuk  Re, =500-10° (2:31)

(p 1025 X 0.2
Nu, =035 c,Re}® Prp| b [—’] untuk Re, =10°-2x10°
Pr,) \ X,
(2.32)
(pr, V2 (x, V"
N1y = 08 p 04| L7 Sy _ _
Nu, =0.031¢,Re;” Pry Prw] {x,) untuk  Re, =2x10° 2x1022_33)
Xy
-.’I r_-bldo - X -
2 ¥ X
ron CD-D-C d
=
-Ga—c\ r\-Fluwtp {}é‘
e = -—qa-—
NI o
Fg AV AN, 'E}E @ jx,
P 2 D ’ EB ¥
VAN R
(@) (b)
Gambar 2.5. Susunan sistem tube: (a) susunan inline (b) susunan

staggered

Sementara C, adalah faktor koreksi yang merupakan fungsi
jumlah baris (n) dan Renault Number yang besarnya dapat dilihat
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pada gambar 2.6. Nilai ini dapat diabaikan jika besar n lebih dari
14,

102 < Re <10°
1.0
0.9
g .
" 08 e [iliNIE
0.7 = = = Staggered
0.6 A

0 2 4 8 g 10 12 14 16 18

n

Gambar 2.6 Grafik hubungan faktor koreksi dalam perhitungan
external flow

Setelah mendapat nilai dari Nusselt Number, nilai koefisien
perpindahan panas dapat ditentukan menggunakan persamaan
2.13 hanya diameter yang digunakan adalah diameter ekuivalen

(D).

2.2.4. Persamaan Force Convection dalam Proses

Boiling

Proses boiling adalah proses terjadinya perubahan fase
fluida dari cair menjadi gas pada temperatur titik didih dan terjadi
di atas permukaan padat. Terdapat perbedaan dalam meninjau
besar nilai koefisien perpindahan panas dalam kasus ini. Beberapa
ilmuwan telah merumuskan persamaan mereka masing-masing
dalam meninjau kasus ini.

Salah satu ilmuwan yang mengusung persamaan dalam
merumuskan koefisien perpindahan panas dalam kasus ini adalah

20
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Kandlikar. Persamaan yang beliau usung untuk menentukan
besarnya koefisien perpindahan panas dalam proses dua fase ini
adalah (Sadik Kakac, 2012):

hrp = C1(Co)“?(25F1,)“®hyp + C3(B0o)“*F1hyp  (2.34)

dimana C merupakan konstanta yang didapat Kandlikar
berdasarkan eksperimen, Co adalah convection number, Fr_
merupakan Froude Number pada fase cair, h o adalah koefisien
perpindahan fluida saat vapor quality bernilai 0, Bo adalah
boiling number, dan Fy, adalah faktor jenis fluida yang juga
ditentukan oleh Kandlikar berdasarkan eksperimen. Nilai dari C
dan Fy, dapat dilihat berturut-turut pada tabel 2.1. dan tabel 2.2.
Untuk susunan tube vertikal, maka nilai C5 sama dengan 0.

Tabel 2.1. Nilai konstanta dari C1 hingga C5

Constant Co < 0.65 Co > 0,65
1 1.13s 0.6683
{2 0.5 0.2
C3 [ 1058.0
4 07 0.7
C5 0.3 0.3

Tabel 2.2. Nilai F; untuk berbagai jenis fluida

Fluid Eq
Water 1.00
R-11 1,35
R-114 2.15
R-12 2.10
Mitrogen 3.00
Meon 3.00

Langkah untuk menemukan besarnya koefisien
perpindahan panas dalam proses dua menurut Kandlikar adalah
yang pertama, menentukan nilai h;,. Untuk menentukan h;,,
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dapat dirujuk kembali proses perhitungan pada subbab Persamaan
Force Convection Satu Fase dalam pipa. Kemudian , nilai
convection number dicari menggunakan persamaan:

Co = (1‘—’5)0'8 (”—9)0'5 (2.39)

x p1

dimana x merupakan kualitas uap. Setelah besar Co ditemukan,
jika Co > 1.0, maka persamaan digunakan adalah:

F., = 1.0 + 0.8exp(1 — v/Co) (2.40)

Jika Co < 1.0, maka persamaan yang digunakan adalah:
F,, = 1.8Co~ 08 (2.41)

Setelah mendapatkan F,,, nilai F, (enhancement factor) dicari
menggunakan persamaan:
Fy=F(1—x)8 (2.42)

Nilai ini yang digunakan untuk mendapatkan koefisien
perpindahan panas cb (convective boiling) yang kemudian
digunakan untuk mendapat Q”, (heat flux convective boiling).
Persamaan yang digunakan berturut-turut adalah:

hep = Fo(hro) (2.43)
T -1
Ty 1 rol“(r_(;) 1
Q"cr =Uxp(To —Tp) (2.45)

Dengan didapatnya heat flux convective boiling, maka variabel
terakhir yang dibutuhkan dapat ditentukan dengan persamaan:
Bo = Q",/GAh, (2.46)

Dari persamaan di atas, dapat dilihat bahwa nilai
koefisien perpindahan panas dalam proses boiling ini merupakan
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fungsi dari kualitas uap (x). Untuk persamaan yang diusung
Kandlikar, dapat dilihat pada gambar 2.7. pengaruh kualitas uap
terhadap besarnya koefisien perpindahan panas.

X 10°
5 LR | IR R ] o] L
: Evaporation N
| Local Heat Transfer Coefficient J
Mass Flux, 100 kg / {m? . 5) N
c 4~ Tamperature, 5°C
. - Tube Diameter, 8,26 mm .
E L Tube Length, 5m 4
juug |, Heat Flux, 11.1 kW / m? -
2
- 3 b
c
B ’
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Gambar 2.7. Grafik nilai koefisien perpindahan panas dalam
proses boiling sebagai fungsi dari kualitas uap

2.2.5. Penurunan Tekanan dalam Alat Penukar Panas

Penurunan Tekanan (pressure drop) merupakan proses
berkurangnya tekanan sepanjang lintasan aliran fluida
dikarenakan gesekan. Penurunan tekanan perlu dipertimbangkan
untuk menentukan daya yang dibutuhkan untuk memompa fluida
dan mempertimbangkan daya yang dapat dihasilkan turbin dari
sisa tekanan yang keluar dari alar penukar panas.
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Dalam menentukan penurunan tekanan, diperlukan
terlebih dahulu besar koefisien gesek dari fluida tersebut. Jika
aliran fluida bersifat laminar, maka persamaan yang digunakan

adalah:
_ 16

f== (2.47)

Untuk jenis aliran turbulen, dapat meninjau dari persamaan 2.25.
Setelah didapat besar koefisien gesek, maka besar penurunan
tekanan dapat ditentukan menggunakan persamaan:

AP, = 4fdiip% (2.48)

2.3. Heat Recovery Steam Generator (HRSG)

Heat Recovery Steam Generator (HRSG) merupakan
komponen utama dalam siklus kombinasi. Seperti yang telah
dijelaskan di atas, HRSG berfungsi memindah kalor pada gas sisa
turbin dari siklus Brayton untuk mengubah air menjadi uap pada
siklus Rankine. HRSG pada umumnya terdiri dari beberapa
modul-modul yaitu economizer, evaporator, dan superheater.
Untuk skema diagram HRSG dapat dilihat pada gambar 2.8 (D. L.
Chase, Tanpa Tahun.).

2.3.1 Modul-Modul HRSG

Economizer adalah elemen HRSG yang berfungsi untuk
memanaskan air umpan sebelum memasuki drum ketel dan
evaporator sehingga proses penguapan lebih ringan dengan
memanfaatkan gas buang dari HRSG yang masih tinggi sehingga
memperbesar efisiensi HRSG karena dapat memperkecil kerugian
panas yang dialami HRSG. Air yang masuk pada evaporator
sudah pada temperatur tinggi sehingga pipa-pipa evaporator tidak
mudah rusak karena perbedaan temperatur yang tidak terlalu
tinggi.

Evaporator merupakan elemen HRSG yang berfungsi
untuk mengubah air hingga menjadi uap jenuh. Pada evaporator
biasanya kualitas uap sudah mencapai 0,8 — 0,98, sehingga
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sebagian masih berbentuk fase cair. Evaporator akan
memanaskan uap air yang turun dari drum uap panas lanjut yang
masih dalam fase cair agar berbentuk uap sehingga bisa
diteruskan menuju superheater. Perpindahan panas yang terjadi
pada evaporator adalah film pool boiling di mana air yang
dipanaskan mendidih sehingga mengalami perubahan fase
menjadi uap jenuh. Jenis evaporator ada 2 (dua) jenis yaitu
evaporator bersirkulasi alami (bebas) dan evaporator bersirkulasi
paksa (dengan pompa).

Superheater atau pemanas lanjut uap ialah alat untuk
memanaskan uap jenuh menjadi uap panas lanjut (superheat
vapor). Uap panas lanjut bila digunakan untuk melakukan kerja
dengan jalan ekspansi di dalam turbin atau mesin uap tidak akan
mengembun, sehingga mengurangi kemungkinan timbulnya
bahaya yang disebabkan terjadinya pukulan balik (back stroke)
yang diakibatkan mengembunnya uap belum pada waktunya
sehingga menimbulkan vakum di tempat yang tidak semestinya di
daerah ekspansi.

Steam Water T
Qut imn |
/ b |
>
/ !
// &
o 8 - 5
s - =] o
A & B E
o o =] =
o [=3 = =
oo S = S =
Gasin o £ o @
»

Gambar 2.8. Skema diagram HRSG



23

2.3.2. Tingkat Tekanan HRSG
Terdapat berbagai jenis tingkat tekanan yang dapat
diaplikasikan dalam perancangan HRSG. Hal yang dapat menjadi
pertimbangan dalam pemilihan jenis tekanan tertentu diantaranya
faktor ekonomi, footprint (batas ruang), dan lain-lain. Berbagai
tingkat tekanan tersebut adalah:
e Single Pressure
Tingkat tekanan ini merupakan jenis HRSG paling
sederhana. Jenis ini hanya terdiri dari 1 tingkat tekanan dengan 1
superheater, 1 evaporator, dan 1 economizer. Dengan sistem
yang sederhana ini, biaya instalasi dan ukuran HRSG menjadi
lebih kecil dibandingkan dengan sistem tingkat tekanan lainnya.
Skema diagram sistem ini dapat dilihat pada gambar 2.9.

STACK [———————————— CONDENSATE

‘ = STEAM

Bt (A L
| e
| 1
'l 'l
1 1
| |
| I SUPERNHEATER
I I EXHAUST
| | ——— GAS
L __ | EvaPORATOR o

ECONOMIZER

GTIS0E

Gambar 2.9. Skema diagram single pressure HRSG

o Multi Pressure
Jenis ini terdiri dari 2 atau 3 tingkat tekanan. Dengan
sistem ini, biaya instalasi dan ukuran HRSG menjadi lebih besar
dibandingkan dengan sistem 1 tingkat tekanan. Akan tetapi,
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pemanfaatan gas buang menjadi lebih efektif sehingga daya yang
dihasilkan turbin uap lebih besar. Skema diagram sistem ini dapat
dilihat pada gambar 2.10.

Untuk multi pressure sendiri dapat dilengkapi dengan
sistem reheater pada depan HRSG dan dapat juga tidak. Sistem
reheater ini berguna untuk memanaskan ulang uap tingkat tinggi
dan tingkat menengah setelah masuk superheater agar
temperaturnya lebih tinggi. Dengan konstruksi ini, ongkos
instalasi akan meningkat dan wilayah dibutuhkan sebakin besar,
akan tetapi efisiensi semakin meningkat. Skema diagram untuk
multi pressure dengan sistem reheat dapat dilihat pada gambar
2.11.
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Gambar 2.10. Skema diagram multi pressure HRSG
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Gambar 2.11. Skema diagram multi pressure HRSG dengan
sistem reheat

2.3.3. Profil Temperatur pada HRSG

Dalam proses perancangan HRSG, temperatur keluar gas
buang tidak dapat ditentukan sembarangan. Tindakan ini dapat
menyebabkan terjadinya cross temperature, yaitu persilangan
antara temperatur fluida dingin dengan temperatur fluida panas.
Distribusi temperatur pada HRSG secara umum dapat dilihat pada
gambar 2.12 yang terdiri dari superheater, evaporator, dan
economizer pada sistem tekanan tingkat tunggal.
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Gambar 2.12. Distribusi temperatur pada HRSG serta saran nilai
temperatur pinch dan approach

Temperatur pinch dan approach berperan penting dalam
perancangan HRSG. Dapat dilihat pada gambar 2.12. bahwa
temperatur pinch adalah perbedaan temperatur antara temperatur
gas buang saat keluar dari evaporator dengan temperatur air
jenuh sementara temperatur approach adalah perbedaan
temperatur antara temperatur air jenuh dengan temperatur air saat
masuk evaporator. Nilai yang disarankan juga dapat dilihat pada
gambar 2.12. Nilai ini akan berpengaruh dengan ukuran dari
superheater, evaporator, dan economizer pada HRSG. Semakin
kecil nilai mereka, maka ukuran HRSG akan semakin besar dan
sebaliknya.
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2.3.4. Efisiensi Termal HRSG
Dalam suatu sistem, analisis berpusat pada daerah dimana
materi dan energi mengalir melaluinya. Perhitungan efisiensi
termal HRSG dapat dilakukan dengan membandingkan laju aliran
energi yang digunakan untuk menguapkan air menjadi uap panas
lanjut atau superheated (Qh) baik pada uap tekanan tinggi
maupun uap tekanan rendah dan laju aliran energi yang
terkandung dalam gas buang (Qeg) dari sistem PLTGU yang

berguna dalam HRSG, dirumuskan:

n =2 x 100% (2.49)

eg

2.4. Penelitian Terdahulu
2.4.1. Rahmad Sugiharto — Perancangan Heat Recovery
Steam Generator (HRSG) dengan Sistem Tekanan
Uap Dua Tingkat Kapasitas Daya Pembangkitan
77T MW
Rahmad melakukan penelitian tentang perancangan
HRSG berdasarkan data gas turbin yang beliau dapatkan dari
hasil survey yang dilakukan di PT. PLN (persero) unit bisnis
pembangkitan dan penyaluran Sumatera Bagian Utara Sektor
Balawan. HRSG yang beliau rancangan jenis HRSG vertikal
dengan 2 tingkat tekanan dilengkapi dengan feed water preheater.
Hasil yang didapat dari analisa tersebut adalah kondisi
uap yang dihasilkan HRSG, neraca panas yang terjadi pada
HRSG dan modul-modulnya, dimensi dari tube pada setiap modul
HRSG, serta efisiensi dari HRSG. Untuk lebih jelas dapat dilihat
pada gambar 2.13 (Sugiharto, 2009).
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gabungan Rahmad
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METODOLOGI PENELITIAN

3.1. Tahap-Tahap Penelitian Tugas Akhir

Metodologi yang digunakan dalam penyusunan Tugas
Akhir “Perancangan Heat Recovery Steam Generator Sistem
Tekanan 2 Tingkat dengan Variasi Beban Gas Turbin” adalah
sebagai berikut:

a. Studi Literatur

Studi literatur dilakukan untuk meninjau literatur yang
bersangkutan dengan topik penelitian Tugas Akhir. Literatur yang
digunakan yaitu buku-buku, jurnal hasil penelitian, tugas akhir,
serta artikel di internet. Studi literatur dilakukan dengan membaca,
merangkum, dan menyimpulkan semua referensi tentang proses
kerja dan perancangan HRSG.

b. Pengambilan Data

Untuk melakukan penelitian Tugas Akhir perlu didukung
dengan pengambilan data yang cukup. Data yang diperlukan yaitu
spesifikasi perancangan PLTGU serta data variasi kasus pada
turbin gas.

c. Analisa Data

Dari data yang diperoleh tersebut bisa diolah untuk
menyelesaikan permasalahan dan mendapatkan hasil akhir yang
diinginkan. Data utama yang digunakan dalam analisa
perancangan HRSG vyaitu heat balance assessment dari siklus
kombinasi. Data ini berupa properti dari berbagai tingkat keadaan.
Data yang digunakan berikutnya adalah data variasi beban gas
turbin. Dari variasi ini akan dicari perbedaan beban kalor, laju alir
massa air/fuap yang dihasilkan, dan efisiensi HRSG masing-
masing.

d. Penyusunan Laporan Tugas Akhir

Pada penyusunan laporan ini akan membahas secara
detail hasil dari analisa data yang telah dilakukan sebelumnya.
Laporan ini akan digunakan untuk menjawab semua perumusan
masalah yang ada.

29
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Tahap analisa penelitian ini dapat dilihat pada gambar 3.1.

START

’ Perumusan masalah dan tujuan penelitian ‘

Studi literatur
Pengambilan Data

Data desain sistem
PLTGU

Mencari beban kalor pada setiap modul HRSG

I
J: tingkat tekanan
Low Pressure : = j=1
High Pressure : = j=2

71
Mencari luas perpindahan panas sisi dalam tube bagian economizer

Mencari luas perpindahan panas sisi dalam tube bagian evaporator

Mencari luas perpindahan panas sisi dalam tube bagian superheater

Gambar 3.1. Alur analisa perancangan HRSG




k: modul HRSG
Superheater : = k=1
Evaporator =2
Economizer := k=3

=1

[

k=1

Mencari pressure drop ’ k=k+1

j+l ‘

Variasi beban
turbin gas

Mencari beban kalor pada setiap modul HRSG
I

Variasi =
Variasi +1

Mencari Efisiensi HRSG

Variasi ke 4

<>_

Pembahasan hasil perhitungan dan variasi

[
Kesimpulan
perancangan HRSG

END

Lanjutan gambar 3.1. Alur analisa perancangan HRSG
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3.2. Spesifikasi Teknis Perancangan

Dari hasil survei, didapat data-data spesifikasi yang
digunakan untuk merancang HRSG berupat heat balance
assessment. Data tersebut dapat dilihat pada gambar 3.2. dan pada

tabel 3.1.:
Tabel 3.1 Data desain PLTGU
Temperatur (°C) 437
Laju alir massa 607
(ton/h)
Kandungan O, (%) 12,29
Keadaan a Kandungan N, (%) 69,35
(gas masuk HRSG) 52;] dungan CO, 3,519
Kandungan H,0 14,01
(%)
Kandungan Ar (%) 0,8333
Kandungan SO, (%) 0
0
Keadaan £ o
(exhaust gas HRSG) (ton/h)
Temperatur (°C) 70
Keadaan 1 —
(air masuk LP Laju alir massa 85,4
Economizer) (ton/h)
Tekanan (bar) 1,2
Keadaan 2
(air keluar LP Temperatur (°C) 95

Economizer)




Lanjutan Tabel 3.1 Data desain PLTGU
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Keadaan 3

0
(air keluar Deaerator) Temperatur (°C) 102,78
Keadaan 4 Temperatur (°C) 104.78
(uap masuk Laju alir massa 1,604
Daerator) (ton/h)
Keadaan 5 Temperatur (°C)
(Air masuk LP Laju alir massa
Evaporator) (ton/h)
Keadaan 4 Laju alir massa
(uap keluar LP Ih) 1,604
Evaporator) (ton
Keadaan 7 Temperatur (°C) 105
(air masuk HP Feed | Laju alir massa 85.4
Pump) (ton/h) ’
Keadaan 8 Temperatur (°C) 105
(air keluar HP Feed | Tekanan (bar) 11,01
Pump)
° 400
eatean 1. |- 0
(air keluar HP —
Superheater) Laju alir massa 66,92
(ton/h)
Generator turbin gas (?i%asiﬁ?;r? (kW) 62483
Daya yang 10532

Generator turbin uap

dihasilkan (kW)
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Dari data perancangan di atas, dapat ditentukan distribusi
temperatur dari HRSG seperti pada gambar 3.3.

T

Gambar 3.3. Distribusi temperatur HRSG yang di analisa

wandy

.

o]

o
YDl tJnJ.

L

Dalam analisa perancangan ini, data yang divariasikan

adalah beban dari gas turbin.

Dampak dari variasi ini dapat

dilihat pada perubahan properties pada tingkat keadaan a seperti
besar laju alir massa, temperatur, dan kandungan gas. Data
tersebut dapat dilihat pada tabel 3.2. Dari variasi ini akan dicari
perbedaan beban kalor, laju alir massa air/uap yang dihasilkan,
dan efisiensi HRSG masing-masing. Temperatur pada stack di

jaga untuk lebih dari atau sama dengan 120 °C agar tidak

melewati batas dew point. HRSG dirancang dengan 2 tingkat
tekanan karena terbatasnya wilayah dan jenis turbin uap telah
ditentukan beroperasi dengan tingkat uap tersebut.
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Tabel 3.2. Variasi beban gas turbin beserta properties pada tingkat

keadaan a
Case I Case 11 Case I1I Case IV
Ambient Temp. 32:C 32:C 32eC 32:C
Atmospheric Pressure 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar
Gas Turbine Load 100 % 90 % 80 % 70 %
Gas Turbine Exhaust 168.611 kg's 156.42 kg's 14590 kg's 13451 kg's
Flow
Gas Turbine Exhaust 437°C 447.0°C 441.3C 445.0°C
Temp.
Exhaust gas 02 12,29 12.57 12.85 13.10
constituent %o | N2 69,35 70.02 70.31 70.71
by volume CO2 3,519 346 335 3.28
H20 14,01 13.11 12.64 12.07

3.3. Tahap Perhitungan HRSG
3.3.1. Tahap Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur
Exhaust
Persamaan yang digunakan untuk menentukan beban
kalor hingga temperatur gas keluar HRSG dapat dilihat pada
gambar 3.4.
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Mg, Moy gps My Evap LB Meots
Tes Ty Too Py Proy Toiven

T
Mendapatkan temperatur dan entalphi keadaan 8
Pyp~Tg~hg
T
Beban Kalor HP Superheater
1y (hy — hy) = thay,(he — hg)
T
Mendapatkan temperatur keadaan b
hy,~Ty,
T
Mendapatkan temperatur keadaan 7

_TF =T, - approach
T
Mendapatkan entalphi keadaan 7

T,~h,
—

Beban Kalor HP Evaporator
‘rhg(hb —hJ)= "hwgp(hs —hs)
T
Mendapatkan temperatur keadaan ¢
h~T,

I
Mendapatkan temperatur keadaan 6

Pyp, Py, 5g~Tg™hy
I

Beban Kalor HP Economizer
thy(he—hy) = 1y, g (hy — he)
T
Mendapatkan temperatur keadaan d
h ~T,
T
Mendapatkan temperatur keadaan LP
Storaae
Tir Storage — T, — Tnpp.‘anrh
T
Mendapatkan entalphi keadaan LP Storage

Tip storags ~hip 5o rage
) I
. Beban Kalor LP Evaporator
’ __mg(hd _ha) =7ﬁmcn;p“(h4 - hLPSut.“ugs) ‘
I
Mendapatkan temperatur keadaan e
ho~T,
I

Gambar 3.4. Alur perhitungan mencari beban kalor dan
temperatur stack
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Beban Kalor LP Storage
ﬁt’wmr (hLP Storage h::l = msu.tnsp -L?(hd. —hyp Sturugs:]

Mendapatkan temperatur keadaan 2
h,~T,

|
Mendapatkan temperatur keadaan 1
Ty~hy
|

Beban Kalor LP Economizer
mg{hs - hf} = My e (R — By)
|

Mendapatkan temperatur keadaan f
he~T;
|

TbJ T’.‘-’J TE',‘!J',‘!J?"DEE?E-' TriJ TEJ Tf

END

Lanjutan gambar 3.4. Alur perhitungan mencari beban kalor dan
temperatur stack
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3.3.2. Tahap Perhitungan Koefisien Perpindahan Panas
Sisi Luar
Persamaan yang digunakan untuk menentukan efisiensi
HRSG dapat dilihat pada gambar 3.5.

AL = 0.71Re " Spp03t = 0.27Re" %3P 35| = D52 FEp TR
= 0.35Re” SPV*““(—')
K,

END

Gambar 3.5. Alur perhitungan mencari koefisien perpindahan
panas sisi luar
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3.3.3. Tahap Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta
Dimensi Tube
Persamaan yang digunakan untuk menentukan luas
perpindahan panas serta dimensi tube dilihat pada gambar 3.6.
hingga gambar 3.13.

START

g Ty To Tao T Tp Tpo T
g, To, Ty, Tes T, d;

LP:=j=1
HP:=j=2
1

= ETV
)

Gambar 3.6. Alur perhitungan membagi perhitungan tergantung
modul HRSG



‘Pe,_d
Nu = 1.853 ( — )

I

e

Yes

(1.58In(Re,) — 3.28)7°

!

Nu =

(f/2)(Re — 1000)Pr

s 0.5 z
1+127 (g} (PrE—1)

Nuk

41

Gambar 3.7. Alur perhitungan mencari koefisien perpindahan
panas sisi dalam tube bagian economizer
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Gambar 3.8. Alur perhitungan mencari luas perpindahan panas
sisi dalam tube bagian economizer
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Gambar 3.9. Alur perhitungan mencari koefisien perpindahan
panas sisi dalam tube bagian evaporator
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Gambar 3.10. Alur perhitungan mencari luas perpindahan panas
sisi dalam tube bagian evaporator
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Gambar 3.11. Alur perhitungan mencari koefisien perpindahan
panas sisi dalam tube bagian superheater
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Gambar 3.12. Alur perhitungan mencari luas perpindahan panas
sisi dalam tube bagian superheater
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END

Gambar 3.13. Alur perhitungan hasil akhir mencari luas
perpindahan panas

3.3.4. Tahap Perhitungan Pressure Drop

Persamaan yang digunakan untuk menentukan pressure
drop pada setiap modul dalam HRSG dilihat pada gambar 3.6.
hingga gambar 3.13.
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SH=1=1
Evp=k=1
Eco=k=3
i=1
< j=j+1
k=1 r

Gambar 3.14. Alur perhitungan mencari pressure drop
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End

Lanjutan Gambar 3.14. Alur perhitungan mencari pressure drop



50

3.3.5. Tahap Perhitungan Efisiensi HRSG

Persamaan yang digunakan untuk menentukan efisiensi
HRSG dapat dilihat pada gambar 3.15.

START

/ 1y, Tar Ty Too Tar Tor Ty /
W
| Qin:mghn |

(=] — ]

Qurs,, = (WAAT yrplupg

Jr Qip,, = [UAﬂTLMm}uM
QHPWV = (UA&TLMTD}HPWP \I-"

\L Qe = (WWAAT 1yrp)is,,

Qﬂpu, = (UAﬂ. T.’.MTD}HPm |

|

Quee = QHP;H + Qﬁp“v + Qmﬂm + QLPM, + QLP“=

L

Narse = % x 100%

A

END

Gambar 3.15. Alur perhitungan mencari efisiensi HRSG
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3.3.6. Tahap Perhitungan Pengaruh Variasi

Persamaan yang digunakan untuk menentukan pengaruh
variasi beban turbin terhadap temperatur keluar fluida dapat
dilihat pada gambar 3.16.
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START
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Proses Evaporasi ?
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PR S = el Tler)
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Tc out variasi,
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End

Gambar 3.16. Alur perhitungan menentukan pengaruh variasi
beban turbin terhadap temperatur keluar fluida
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BAB IV
ANALISA DATA DAN PEMBAHASAN

4.1. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur

Dari data desain yang telah diberikan, tahap awal yang
perlu dilakukan adalah meninjau beban kalor yang bekerja pada
masing-masing modul HRSG. Dengan membandingkan besar
kalor antara fluida panas (gas berasal dari turbin gas) dengan
fluida dingin (air / uap yang digunakan untuk turbin uap), maka
didapat temperatur pada titik tertentu yang sebelumnya tidak
diketahui. Dengan diketahui titik-titik temperatur ini, dapat dicari
perbedaan temperatur LMTD yang berguna untuk mencari luas
permukaan perpindahan panas. Untuk distribusi temperatur serta
skema perancangan HRSG, dapat merujuk kembali pada gambar
3.2.dan 3.3.

4.1.1. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur pada
HP Superheater
Pada subbab ini, akan ditinjau beban kalor pada modul
HP superheater seperti pada gambar 4.1.

Gambar 4.1. Analisa pada modul HP Superheater
Untuk meninjau beban kalor dan mendapat temperatur di keadaan
yang besarnya belum diketahui pada HP superheater, digunakan

persamaan kalor antar gas buang turbin dengan uap hasil
evaporasi.
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QSHPSH
- h’b) = mSHp (hll

QQHPSH =
mg (ha - h10)

Dari data desain pada tabel 3.1. dapat ditentukan nilai laju alir
massa gas dan uap, yaitu:

) ton 1kg/s

My = 607_h X ———— 3.6 ton/h = 168,61 kg/s

. ton 1 kg/

Mg, = 66,927 360 /h = 18,59 kg/s

Untuk balance massa pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.1.
Tabel 4.1. Balance massa pada modul HP Superheater

HP Superheater
Masuk Keluar
Keadaan 18.59 kg/s Keadaan 18.59 ke/s
10 (uap) 11 (uap)
Keadaan a 168.61 | Keadaan 168.61
(gas) kg/s | b (gas) kg/s
Total 187.2 kg/s | Total 187.2 kg/s

Sementara untuk mendapatkan nilai enthalpi masing-masing jenis
fluida, dapat menggunakan tabel untuk jenis uap dan software
dari situs http://www.increase-performance.com/calc-flue-gas-
prop.html untuk jenis gas buang dan untuk nilai dari air/uap dapat
menggunakan

http://www.peacesoftware.de/einigewerte/wasser _dampf_e.html.



http://www.peacesoftware.de/einigewerte/wasser_dampf_e.html
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e Uap:
Pup = 11 bar ~ Tyg = Tsqy,,, = 184°C
hyo = 2780,67 kj /kg
Ty, = 401°C & Pyp = 11 bar
hyy = 3264,92 k] /kg
e Gas:
Kandungan gas & T, = 437°C
hgy = 474 k] /kg

Dari data di atas, dapat dicari enthalpi dan temperatur pada
keadaan b (gas keluar superheater).
mSHp (hll - th)

hb - ha i
18,59 (3264,92 — 2780,67) Kl /k
=474 16861 = 420,71 k] /kg
= 420,60 k] /kg
T, = 391.36°C

Dengan didapat nilai temperatur dan enthalpi dari fluida panas
dan dingin dari keadaan keluar dan masuk pada modul ini, dapat
dianalisa energi masuk dan keluar pada modul ini dengan
persamaan:
QgHPSH = mg(ha — hp)

= 168,61 x (474 — 420,60) x 103

=9002.37 X 103 W
QSHPSH = msHp (h11 — h1o)

= 18,59 x (3264,92 — 2780,67) x 103

=9002.37 x 103 kJ /kg
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Balance energi pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.2.
Tabel 4.2. Balance energi pada modul HP Superheater

HP Superheater
Q Masuk (hot) Q Keluar (cold)

Keadaan a Keadaan
menjadi | 9002.37 x 10

keadaan b 10°W | menjadi 9002.37 x

(gas) 11 (uap) 10° W

4.1.2. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur pada
HP Evaporator
Pada subbab ini, akan ditinjau beban kalor pada modul
HP Evaporator seperti pada gambar 4.2.

Econgmizer

~ Gambar 4.2. Analisa pada modul HP Evaporator
Untuk balance massa pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.3.
Tabel 4.3. Balance massa pada modul HP Evaporator

HP Evaporator
Masuk Keluar
Keadéan 9 18.59 kg/s Keadaan 18.59 kg/s
(air) 10 (uap)
Keadaan b 168.61 | Keadaan c 168.61
(gas) kg/s (gas) kg/s
Total 187.2 kg/s | Total 187.2 kg/s
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Untuk mendapatkan temperatur dan enthalpi pada keadaan 9 (air
masuk HP evaporator), perlu ditentukan besarnya Tapproach.
Tapproach dapat ditentukan sebesar 2°C agar beban evaporator
tidak terlalu berat. Maka:

To = Tyo — Tapproach = 184 — 2 = 182°C

hg = 772.06 k] /kg

Dengan metode dan data yang sama dengan subbab perhitungan
beban kalor dan temperatur pada modul sebelumnya, didapat:

Tyo = 184°C

hio = 2780,67 k] /kg

h, = 420,60 k] /kg

T, = 391.36°°C

h. =199,15kJ/Kg

T, = 197,14°C

Dengan didapat nilai temperatur dan enthalpi dari fluida panas
dan dingin dari keadaan keluar dan masuk pada modul ini,
balance energi pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.4.

Tabel 4.4. Balance energi pada modul HP Evaporator

HP Evaporator
Q Masuk (hot) Q Keluar (cold)
Keadaan b Keald;an
menjadi | 37340.09 x s
keadaan c 10° W men!adl 37340.09 x
(gas) 11 (air ke 10°' W
uap)




58

4.1.3. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur pada
HP Economizer
Pada subbab ini, akan ditinjau beban kalor pada modul
HP Economizer seperti pada gambar 4.3.

v | |
; 3 O o — A I S )
T+ 1] | |
[ | = | ¢ = : [ = b [w | a I
|: ------- Evaporas Econemize r T |I‘cacu:w| T | w»m:r T

* Gambar 4.3. Analisa pada modul HP Economizer
Untuk balance massa pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.5.
Tabel 4.5. Balance massa pada modul HP Economizer

HP Economizer
Masuk Keluar
Keadaan | g 59 yg/s | Keadaan | qq 595/
8(air) 9 (air)
Keadaan c 168.61 | Keadaan 168.61
(gas) kg/s | d (gas) ke/s
Total 187.2 kg/s | Total 187.2 kg/s

Untuk mendapatkan temperatur dan enthalpi pada keadaan 6 (air
masuk economizer), perlu ditinjau menggunakan persamaan
termodinamika yang terjadi pada saat air masuk pompa. Maka:
P,p =1,2 bar,T, = 102,78°C
h, = 430.84 kJ/kg,v; = 1,047 x 1072 m3/kg
Pyp = 11 bar
Wpompa =vy (Pyp — Ppp)
Woompa = (1,047 x 1073 (11 — 1.2) x 102) kJ /kg
=1,026 k] / kg
hg = VVpompa + h;
hg = (1,026 + 430.84) kJ /kg = 431,026 k] /kg
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Tg = 103°C
Dengan metode dan data yang sama dengan subbab perhitungan
beban kalor dan temperatur pada modul sebelumnya, didapat:

Ty = 182°C

he = 772.06 kJ/kg

h, = 199,15 k] /Kg
T, = 197,14°C
hy = 161,55 k /kg

T, = 163,36°C
Dengan didapat nilai temperatur dan enthalpi dari fluida panas
dan dingin dari keadaan keluar dan masuk pada modul ini,
balance energi pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.6.
Tabel 4.6. Balance energi pada modul HP Economizer

HP Economizer
Q Masuk (hot) Q Keluar (cold)
Keadaan c Keadaan
menjadi 6339.73 x -
keadaand 10° W 8 r9nen.Jad| 6339.73
(gas) (air) 10° W

4.1.4. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur pada
LP Evaporator
Pada subbab ini, akan ditinjau beban kalor pada modul
LP Evaporator seperti pada gambar 4.4.

ke 2 s IO s oo Bt SO
= ] L ! N
e | el = ; w ] b wo] }
s H Evaporasse ‘:"_'_‘ Jm— t | Fuporase | 1 FR—— | T

Gambar 4.4. Analisa pada modul LP Evaporator
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Dari data desain pada tabel 3.1. dapat ditentukan nilai laju alir
massa air masuk evaporator yang uapnya kemudian akan
digunakan untuk proses deaerasi, yaitu:

ton 1kg/s

s = 1,604 — x —2—— = 0,44 k
s = 1604 =X o oy~ VA ka/s

Untuk balance massa pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.7.
Tabel 4.7. Balance massa pada modul LP Evaporator

LP Evaporator
Masuk Keluar
Keadf:\an 5 0,44 kg/s Keadaan 0,44kg/s
(air) 6 (uap)
Keadaand | 1gg 61 kg/s | Keadaan 168.61 kg/s
(gas) e (gas)
Total 169.05 kg/s | Total 169.05 kg/s

Untuk mendapatkan temperatur dan enthalpi pada keadaan 5 (air
masuk LP evaporator), perlu ditentukan besarnya Tapproach.
Tapproach dapat ditentukan sebesar 2°C agar beban evaporator
tidak terlalu berat. Maka:

Ts = Ts — Tapproach = 104,78 — 2 = 102,78°C

hs = 430.84 kJ/kg

Dengan metode dan data yang sama dengan subbab perhitungan
beban kalor dan temperatur pada modul sebelumnya didapat:

T = 104.78°C

he = 2683,06 kJ /kg

hg = 161,55 k] /kg

T, = 163,36°C

h, = 155,67k] /kg

T, = 158,06°C
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Dengan didapat nilai temperatur dan enthalpi dari fluida panas
dan dingin dari keadaan keluar dan masuk pada modul ini,
balance energi pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.8.

Tabel 4.8. Balance energi pada modul LP Evaporator

LP Evaporator
Q Masuk (hot) Q Keluar (cold)
Keadaan d Keadaan
menjadi 990.98 x | 5 menjadi
keadaan e 10°W | 6 (air ke 930.98 x
(gas) uap) 10°W

4.1.5. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur pada
Deaerator
Pada subbab ini, akan ditinjau beban kalor pada modul
LP Storage seperti pada gambar 4.5.

SO0 LSRN I S

l L] ~
L d P £ H b P a J
R S — f Eae— } ER— t

~ Gambar 45. Analisa pada deaerator
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Untuk balance massa pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.9.
Tabel 4.9. Balance massa pada deaerator

Deaerator
Masuk Keluar
Keadfaan 4 0,44 kg/s
(air) Keadgan 19.03 kg/s
Keadaan2 | jg5qp/c | 3 (@1
(air)
Total 19.03 kg/s | Total 19.03 kg/s

Pada deaerator, air dari LP economizer dicampur dengan uap
hasil LP evaporator. Campuran ini yang sebagian akan digunakan
untuk dipompa masuk ke HP economizer dan sebagian yang lain
digunakan untuk dijadikan uap pada evaporator. Persamaan beban
kalor yang terjadi pada deaerator adalah:

QWLPeco out - QsatLPWP
mwtot (hy —h3) = msatevap LP (hy — h3)

Dengan metode dan data yang sama dengan subbab perhitungan
beban kalor dan temperatur pada modul sebelumnya didapat:

T, =Te = 104,78°C

h, = hg = 2683,06 k] /kg

Ty = Ts = 102,78°C

hs = hg = 430.84 kJ/kg

h, = 377,53 kJ/Kg

T, = 90,1°C
Dengan didapat nilai temperatur dan enthalpi dari fluida panas
dan dingin dari keadaan keluar dan masuk pada modul ini,
balance energi pada sistem ini dapat dilihat pada tabel 4.10.
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Tabel 4.10. Balance energi pada sistem deaerator

Deaerator
Q Masuk (hot) Q Keluar (cold)
Keadaan 4
menjadi 990.98 x Keada.an.
keadaan 3 10° W 2 menjadi 990.98 x
(uap ke 3 (air) 10° W
air)

4.1.6. Perhitungan Beban Kalor dan Temperatur pada
LP Economizer
Pada subbab ini, akan ditinjau beban kalor pada modul
LP Economizer seperti pada gambar 4.6.

L-SSEDTIT oI

Gambar 4.6. Analisa pada modul LP Economizer
Untuk balance massa pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.11.
Tabel 4.11. Balance massa pada modul LP Economizer

LP Economizer
Masuk Keluar
Keadaan1 | 1g g yg/s | Keadaan 18.59 kg/s
(air) 2 (air)
Keadaane | 158 61 g/s | KEadaaN 168.61 kg/s
(gas) f (gas)
Total 187.2 kg/s | Total 187.2 kg/s




64

Dengan metode dan data yang sama dengan subbab perhitungan
beban kalor dan temperatur pada modul sebelumnya, didapat:

h, = 377,53 k] /kg

T, = 90,1°C

T, = 70°C

h; = 293.09 kJ /kg

h. = 155,67k] /kg

T, = 158,06°C
hy = 146,36 k] kg
Ty = 149.64°C

Dengan didapat nilai temperatur dan enthalpi dari fluida panas

dan dingin dari keadaan keluar dan masuk pada modul ini,

balance energi pada modul ini dapat dilihat pada tabel 4.12.
Tabel 4.12. Balance energi pada modul LP Economizer
LP Economizer

Q Masuk (hot) Q Keluar (cold)

Keadaan e Keadaan
menjadi 1569.79 x 1 menjadi 1569.79 x
keadaan f 10° W 2 (air) : s
(gas) 10°W
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4.1.7. Distribusi Temperatur pada HRSG
Dari analisa beban kalor di atas, didapat distribusi
temperatur desain HRSG yang dapat dilihat pada gambar 4.7.
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Gambar 4.7. Distribusi temperatur desain HRSG

4.2. Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta Jumlah
Tube

Setelah distribusi temperatur pada HRSG didapat, tahap
selanjutnya yang perlu dilakukan adalah meninjau luas
perpindahan panas pada masing-masing modul HRSG. Dengan
menggunakan persamaan dasar dalam perancangan alat penukar
kalor dan persamaan force convection satu fase untuk
menganalisa pada modul economizer dan superheater atau
persamaan force convection dalam proses boiling untuk
menganalisa pada modul evaporator, dapat dicari luas
perpindahan panas yang berujung dengan didapatnya jumlah tube
yang dibutuhkan.
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4.2.1. Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta
Jumlah Tube pada HP Superheater
Proses sizing pada modul HP superheater ini dapat
dilakukan dengan menggunakan persamaan berikut:

QHPSH = UHPSHAHPSH FHPSHATLMTDHPSH

Untuk mendapatkan besarnya LMTD pada modul ini
dapat melihat kembali pada analisa pada subbab 4.1.1. atau
melihat pada distribusi temperatur pada gambar 4.1. Besar LMTD
untuk modul ini adalah:

ATHP_SH1 - ATHP_SH2

AT,
in |2 HP_SH; /

ATLMTDHPSH =

Tup_su,

_ (T —=To) = (T, —Ts)

ATLMTDHPSH -
(Tq — To)
) ¢ A )

(437 — 401) — (391,36 — 184)

1 | (437 —401) /
n (391,36 — 184)

= 97,87°C

Untuk mendapatkan nilai overall heat transfer coefficient,
diperlukan total tahanan termal dalam sistem perpindahan panas
tersebut. Persamaannya adalah sebagai berikut:

1

1 1
+ AoR,, +
inihi 0w 77oho

U=

e
)
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Sebelum menganalisa besar tahanan termal, perlu
ditentukan terlebih dahulu spesifikasi tube yang digunakan dalam
modul ini. Untuk modul ini dipilih jenis tube dengan material
A106. Material ini merupakan jenis seamless boiler steel tube
yang dapat digunakan untuk operasi permanen dengan temperatur
kerja hingga 475°C dan memiliki maximum allowable stress
sebesar 7,9 ksi (544,68 bar) pada temperatur 850°F (454.4°C).
Untuk nilai konduktivitas termal dari material dapat dilihat pada
2007 ASME Boiler & Pressure Vessel Code yang merupakan
fungsi dari temperatur. Untuk ukuran tube diambil dari ukuran
standar steel tube dengan schedule 40 dan diameter nominal (DN)
1.5” karena telah cukup untuk menahan temperatur dan tekanan
pada analisa desain awal. Untuk meningkatkan luas perpindahan
panas, perlu ditambahnya fins pada tube ini. Maka spesifikasi
untuk tube saat digunakan pada modul ini adalah:

e D,: Diameter luar =1,9inch =0,048 m

e D;: Diameter Dalam = 1,61 inch =0,04089 m
e t: Tebal tube =0,145inch =0,003683 m

e k: konduktivitas termal (pada 454.4°C)

= 24,6 W/m?.°C

e ro:jari-jari luar tube = 0,5.D, = 0,024 m
e ri:jari-jari dalam tube= 0,5.D; = 0,02 m
e 1:panjang sirip =0,009 m

e re: jari-jari fins =0,033m

o §:tebal sirip =0,00046 m

e nf:jumlah sirip = 289 sirip/m

Skema tube dapat dilihat pada gambar 4.8.
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0,00046 m

Gambar 4.8. Skema dimensi tube

Selanjutnya perlu ditentukan batasan dimensi tube bundle
yang digunakan. Batasan dimensi tersebut diantaranya adalah:

e Panjang header =7m

e Jarak antar 2 tube =D, =0,048m
e ST: jarak antar titik pusat tube = 2D, =0,096 m
e Panjang tube =1464m

Panjang tube yang digunakan berdasarkan jenis panjang yang
sering digunakan (Tunggul S., 1975). Skema dari dimensi tube
bundle yang digunakan dapat dilihat pada gambar 4.9.

fanY Iy
L L
sT
0,096n 0,048n

Gambar 4.9. Perancangan tube bundle

Jumlah tube pada tube bundle tersebut adalah:
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_ Panjang header t1= 7 +1
ne ST ~ 0,096

= 74 batang dalam 1 baris

Setelah spesifikasi dari tube ditentukan, maka dapat
dianalisa besar koefisien perpindahan panas keseluruhan. Untuk
koefisien perpindahan panas di dalam tube maka perlu ditentukan
terlebih dahulu kecepatan yang terjadi di dalam tube.

m
AXvXn=—
) p

_ m
v_prxn

Pada temperatur rata-rata uap yaitu 292,5°C dan tekanan 11 bar,
uap air memiliki properties yaitu:
p =434 kg /m3
n=198x10"> Pas
cp =2160 J/kgK
k=0.044 W/mK
_Cpu

Maka:
18,59
v = 44,079 m/s

4,34 x77(0,04089)2 x 74

Setelah didapat kecepatan di dalam tube, maka nilai Renault
Number dapat dicari dengan persamaan:

u;d;
Rei=p i%i

u
_ 4,34 X 44,079 x 0,04089
N 1,98 x 105

= 3,95 x 10°
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Karena jenis aliran tersebut adalah turbulen, maka untuk
mendapatkan nilai koefisien gesek dan Nusselt number digunakan
persamaan:
f = (1.58In(Re;) — 3.28) 2

= (1.58In(3,95 x 10°) — 3.28) 2

=3,42x1073

Maka:

Nu = (f/2)RePr

0.5 2
1,07 +12.7 (jz—r) (Pr3 —1)

1073
2

—3,0.5 2
SALLE L ) (0,9725 - 1)

(3,42 X )(3,95 x 10%)0,972

1,07 + 12.7(
= 620,74

Dengan Nusselt number telah didapat, maka nilai koefisien
perpindahan panas sisi dalam tube dapat dicari dengan persamaan:
_ 619,29 x 0.044
LT 0,04089
= 667,96 W/m K

Untuk koefisien perpindahan panas pada sisi luar tube,
pertama perlu dianalisa besar kecepatan maksimum gas yang
melalui tube bundle. Perlu dilakukan perbandingan antara
kecepatan yang melalui tube bundle secara transversal dengan
yang secara diagonal. Skema susunan tube bundle dilihat pada
gambar 4.10.
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Gambar 4.10. Susunan tube

St = Jarak transversal
(transverse pitch) (m)

S, =Jarak longitudinal
(longitudinal pitch) (m)

Sp = Jarak diagonal (m)

A, = Jarak antara 2 buah tube
secara transversal (m)

A, = Jarak antara 2 buah tube
secara diagonal (m)

Untuk mendapatkan kecepatan rata-rata gas, digunakan
persamaan:
Mg

v, =———
g pg(STnL)

Pada temperatur rata-rata gas yaitu 414,18°C, gas memiliki
properties yaitu:

p = 0.49 kg / m3

n=3,23x107% Pas

cp=1170 J/kgK
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k=0.0501 W/mK
cp
PI':T:O,75W/I’I‘1K

Maka;
168,61

V. =
9 0,49 x 0,096 x 74 x 14,64

=331m/s

Setelah didapat kecepatan rata-rata gas, perlu ditentukan nilai dari
kecepatan maksimum gas tersebut. Maka dianalisa pada bagian
mana yang memiliki nilai jarak terkecil antara 2 buah tube dengan

persamaan:
0,5

Sr\2 Sy —D,
SZ+(—)
<L 2 2

0,096\2\"° 0,096 — 0,048
0,0962 + (T) LT

2
0,1073312 > 0,024

Didapat % menghasilkan angka yang lebih kecil. Maka
kecepatan maksimum terjadi pada A;. Untuk mendapatkan
kecepatan maksimum untuk A; menggunakan persamaan:
St
V =—7V
g maks (ST _ Do) g
0,096

~ (0,096 — 0,048)

x 3,31 = 6,62m/s

Lalu ditentukan nilai diameter hidrolik untuk mendapatkan nilai
Renault Number
_ 4'AaLflow

D
h A

Dimana nilai A, (free flow area dalam 1 meter):
A, = (St —Dy)L — (L.6.Nf)
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= (0,096 — 0,048) x 1 — (0,009 x 0,00046 x 289)
= 0,0456 m?

Dan A (luas total permukaan tube yang menyerap panas dalam 1
meter):
A= Afins + Atubve

Dengan:
21 (Dfins> — Do)
Afins = [ fms4 >~ + 1. Dfins- 5] - Nfins
_|2m((2 % 0,033)2 — 0,0482)
B 4
+ 1. (2 X 0,033). 0,00046] .289
= 0,959 m? dalam 1 meter panjang tube
Dan:

Atupe = [ D,. (L — 8. Nf)]-Ntube
[7.0,048.(1 — 0,00046 x 289)].1
= 0,13075 m2untuk 1 meter panjang 1 tube

Didapat luasan permukaan total tube dengan fins sebesar:
A =0,959 +0,13075 = 1,08975 m?

Untuk referensi pembanding, jika menggunakan jenis bare tube
(tube tanpa fins) maka luas permukaannya adalah:
Apare tuve = [ Do L] Neype
= [7.0,048.(1)]. 1
= 0,1508 m?untuk 1 meter panjang 1 tube

Dari perhitungan di atas, didapat extension ratio (total area
finned tube/bare tube) sebesar:

Ratio =
Abare tube
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~1,08975

= 01508 43
Data yang dibutuhkan untuk mendapatkan diameter hidrolik telah
didapat. Maka:
D, = 4 % 0,0456 x 0,096
"™ 0,959 4 0,13075
= 0,016 m dalam 1 m panjang tube

Setelah kecepatan maksimum dan diameter hidrolik didapat,
maka dapat ditentukan nilai Renault Number:

V. .D
Re=p gmaks*Yh

u

049 x6,62x0,016

© 323x10°5

= 1613,0059
Dikarenakan nilai Renault Number > 1000, maka persamaan yang
digunakan untuk mendapatkan Nusselt Number adalah:

S 0.2
Nu, = 0.35Re%6pr036 (S_t)
l
0,096\°2
B 0.6 036 (2" "~
= 0.35(1613,0059)"°0,75 (o,o%)

= 26,58

Setelah didapat, maka dapat dicari besar koefisien perpindahan
panas sisi luar
_ Nubk

o Dh

26,58 x0.0501

0,016
= 82,88 W/m? K
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Sebelum dapat menentukan nilai overall heat transfer
coefficient, perlu ditentukan dahulu efisiensi dari fins. Dengan
melihat grafik efisiensi pada gambar 2.4, perlu ditentukan dahulu
nilai L.3/?(h/kA,) 2.

5
L.=1+ >

B 0,00046

- 2

=0,00923 m
Ay =L.6

= (0,00923 x 0,00046)
= 0,4245 x 107° m?

Nilai k = 24,6 W/m?.°C
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Untuk efisiensi luar tube, h; = 82,88 W/m K, maka:
82,88 )1/2
24,6 x 0,4245 x 10-5

LA (h/kA,)Y? = 0,00923 3/2 (
=0,79

Menentukan perbandingan rzc/ro:

5
Ty =T + E
0,00046
= 0,033+ ——
= 0,03323m
5 0,03323 13846
r, 0024

Dari gambar 2.4. (Grafik efisiensi fins), didapat efisiensi fins
adalah 58%. Lalu ditentukan nilai overall surface efficiency.

A
nozl_jf(l_nfo)
0,959 1-0,58) = 609
0,959+0,13075( /58) = 60%
Dengan telah didapatnya semua nilai koefisien
perpindahan panas pada dua sisi serta efisiensi fins masing-
masing, maka dapat ditentukan besar overall heat transfer

coefficient.
U

1

0,048
1,08975 1 (1,08975)In (0,04089) 1

Tx0,04080x1X66796 T T 2xmx246x1 T 60% x 82,88

= 29,5 W /m2°C
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Untuk menentukan faktor koreksi pada modul ini, perlu
ditentukan terlebih dahulu nilai P dan R:
T —-T.;
P — cout cm
Th in Tc in
_ 401-184
" 437 —184
= 0,86

_ Thin — Thout

Tc out —_ Tc in

437 -391,36
401 - 184
=0,21

Dari gambar 2.3, didapat besar faktor koreksi adalah 0,8.
Dari sini, semua yang dibutuhkan untuk mendapatkan
nilai luasan perpindahan panas telah didapat. Maka:

A _ gHPSH
HE —
UF Mosrrogy,,

_8985,23 x 10°
"~ 29,5 x97,87 x 0,8

= 3,91 x 103 m?

A HE
Nrow = n.A.L
3,91 x 103

~ 74 x 1,08975 x 14,64

= 3,3 baris ~ 4 baris

Dengan dibulatkannya jumlah baris yang dibutuhkan,
didapat luasan perpindahan panas yang baru, yaitu:
A yg = Nygy.n.A.L
=4 X 74x%x1,08975 X 14,64
= 4722,37 m?
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4.2.2. Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta
Jumlah Tube pada HP Evaporator
Proses sizing pada modul HP evaporator ini dapat
dilakukan dengan menggunakan persamaan berikut:

QHPE,,ap = UHPevapAHPevapATLMTDHpemp

Untuk mendapatkan besarnya LMTD pada modul ini
dapat melihat kembali pada analisa pada subbab 4.1.1. atau
melihat pada distribusi temperatur pada gambar 4.1. Besar LMTD
untuk modul ini adalah:

ATHP_evapl - ATHP_evapz

ATLMTDHpevap =

n ATyp evap, /

THP_evap2

(T = Te) = (T = Ty)

ATLMTDHpemp = 3 .
T, — Tg)
l ( b 8 /
" (Te = T7)

(391,36 — 184) — (197,14 — 182)

1 [(391,36 — 184)
n (197,14 — 182)

= 73,45°C

Untuk mendapatkan nilai overall heat transfer coefficient,
diperlukan total tahanan termal dalam sistem perpindahan panas

tersebut. Persamaannya adalah sebagai berikut:

1
U=

1
Noho

[

_hL+AORW+
1 '"tTp

N
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Sebelum menganalisa besar tahanan termal, perlu
ditentukan terlebih dahulu spesifikasi tube yang digunakan dalam
modul ini. Untuk modul ini dipilih jenis tube dengan material
A106 seperti modul sebelumnya. Untuk skema dari dimensi tube
bundle yang digunakan dapat merujuk kembali pada gambar 4.7.
dan gambar 4.8.

Setelah spesifikasi dari tube ditentukan, maka dapat
dianalisa besar koefisien perpindahan panas keseluruhan. Dalam
proses evaporasi, sebelum menganalisa koefisien perpindahan
panas bagian dalam, perlu terlebih dahulu menganalisa
perpindahan panas bagian luar. Untuk koefisien perpindahan
panas pada sisi luar tube, pertama perlu dianalisa besar kecepatan
maksimum gas yang melalui tube bundle. Mengenai analisa tube
bundle ini dapat meninjau kembali pada subbab sebelumnya dan
gambar 4.9. Untuk mendapatkan kecepatan maksimum untuk A;
menggunakan persamaan:

St
Vg maks = m‘(g
Dimana:
My
Vg = pgSTnL
Pada temperatur rata-rata gas yaitu 294,25°C, gas memiliki
properties yaitu:
p = 0.6 kg / m3
L=283%x10"> Pas
cp=1140 J/kgK
k =0.0432 W/mK

Pr=q;{—u= 0,75W / mK
Maka:
o 168,61 270
9 = 059X 0,096 % 74X 1464 2 0M/S
Sehingga:
v, = 0096 x 2,75 =54
amaks = 70,096 — 0,048) < 2> = >Am/S
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Untuk besar diameter hidrolik, karena dimensi tube yang

digunakan tidak berbeda, maka besar diameter hidrolik tidak

berubah, yaitu 0,016 m dalam 1 m panjang tube. Selanjutnya

dibutuhkan nilai bilangan reynold maksimum untuk gas buang.

Persamaan yang digunakan adalah:

_ pumath

Re, = —

Re. — 0.6 Xx5,4 % 0,016
€= T283x 105

= 1831,80

Dikarenakan nilai Renault Number > 1000, maka persamaan yang
digunakan untuk mendapatkan Nusselt Number adalah:

S 0.2
Nuy, = 0.35Re%6pr036 (S—t)
l

0,096\°2
= 0.35(1831,80)%-60,750-36 (m) = 28,67

Setelah didapat, maka dapat dicari besar koefisien perpindahan
panas sisi luar
_ Nubk
o — Dh
28,63 x0.0432
B 0,016
= 77,08 W/mK

Untuk koefisien perpindahan panas di dalam tube maka
perlu ditentukan terlebih dahulu kecepatan yang terjadi di dalam
tube.

m
AXvXn=—
) p

m

Ve o xAxn
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Pada air keadaan cair jenuh dan tekanan 11 bar, air memiliki
properties yaitu:
py = 882,62 kg / m®
ps = 5.635 kg / m°
n, = 1,47 X 107* Pas
e = 1,52 X 107> Pas
cpw = 4422 ]/ kgK
cps = 2768 ] /kgK
k, =0.67 W/ mK
k= 0,037 W/ mK
Ah, = 1999469.413 | /kg

C
Pr,, = Pw Bw _ 0,96W / mK

cp kﬁ“
Prg=—"2=1,13W/mK

ks
Maka:
18,59

v = =0,22m/s

882,62 x 7 (0,04089)% X 74

Setelah didapat kecepatan di dalam tube, maka nilai Renault
Number dapat dicari dengan persamaan:

u;d;
Rei=p %

u
882,62 x 0,22 x 0,04089

1,47 x 10~*
= 5,3 x 10*

Karena jenis aliran tersebut adalah turbulen, maka untuk
mendapatkan nilai koefisien gesek dan Nusselt number digunakan
persamaan:
f = (1.58In(Re;,) — 3.28) 2
= (1.58In(5,3 x 10%) — 3.28) 7?2
=5,16x 1073



82

Maka:
(f/2)RePr
NuLO = f 05 >
1,07 +12.7 (7> (Pr3 —1)
1073 4
5,14 x ——) (5,4 X 104)0,9702
B -3,0-5 2
1,07 +12.7 (5'14+10) (0,9702§ - 1)

= 126,14

Dengan Nusselt number telah didapat, maka nilai koefisien
perpindahan panas sisi dalam tube dapat dicari dengan persamaan:
- 126,14 x 0.67
k0™ 0,04089
= 2066,84 W/mK

Kasus evaporasi ini ditinjau menggunakan metode Kandlikar,
Pertama, perlu ditentukan besar convection. Number. Nilai x yang
digunakan adalah 0,1 karena menurut gambar 2.7 akan
menghasilkan nilai koefisien perpindahan panas yang paling kecil.
Semakin kecil koefisien perpindahan panas, maka luasan
perpindahan panas yang dihasilkan akan semakin besar sehingga

desain menjadi lebih aman:
1 0.8

o-(" Y

_ <1 - 0,1)0-8 ( 5.635 )0-5
“\ o1 882,62

= 0,46
Karena nilai Co < 1, maka persamaan faktor koreksi untuk
convection boiling yang digunakan adalah:
FCb = 1.8C0_0'8
= 1.8(0,46)7°8

= 3,33
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Setelah mendapatkan F,,, nilai F, (enhancement factor) dicari
menggunakan persamaan:
Fo = Fep(1 — x)0.8
=3,33(1-0,1)°8
= 3,06

Nilai ini yang digunakan untuk mendapatkan koefisien
perpindahan panas cb (convective boiling) yang kemudian
digunakan untuk mendapat Q”, (heat flux convective boiling).
Persamaan yang digunakan berturut-turut adalah:
hep = Fo(hyo)
= 3,06(2066,84) = 6327,18 W/m K

1
A, 1 1
A by T AoRw T30

i
1

0,048
0,959 + 0,13075 1 (0,959 +0,13075) In (0,04089) 1

T 0,04089 x 1 X 6327,18 " TXTX 24,6 % 1 T 80% x 77,3

= 41,51 W/m?.°C

Q"ch = Uep(To — Ty)
= 41,61 x (294,25 — 184)
= 4618.18 W /m?

Dengan didapatnya heat flux convective boiling, maka variabel
terakhir yang dibutuhkan dapat ditentukan dengan persamaan:

Bo = Q"¢ /GAh,
Dengan:

G =

TT. Diz
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4 x 18,59

7 X 0,040892
14156,48 kg/m?s

Maka:
Bo = 4561,28/(14156,48 X 1999469.413)
=16x1077
Karena nilai Bo < 1.9 x 10®°, maka nucleate boiling dapat
diabaikan.

Dengan telah didapatnya semua nilai koefisien
perpindahan panas pada dua sisi, maka dapat ditentukan besar
overall heat transfer koefisien.

U, = 41,51 W /m?.eC

Untuk menentukan faktor koreksi pada modul ini, perlu
ditentukan terlebih dahulu nilai P dan R:

T —T¢;
P = cout cin

B Th in Tc in
184182
"~ 390,53 — 182
=0,01

_ Thin — Thout

Tc out — Tc in

390,53 - 196,71

184 — 182
=96,91
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Dari gambar 2.3, didapat besar faktor koreksi adalah 1.

Dari sini, semua yang dibutuhkan untuk mendapatkan
nilai luasan perpindahan panas telah didapat. Maka:

A . gHPEvap
" U ATy,
_ 37446,6 x 10° s 5
S 51 x7261 (A7 x10%m
Nyow = :A%
12,27 x 103

"~ 74 % (0,959 + 0,13075) x 14,64
= 10,39 baris ~ 11 baris
Dengan dibulatkannya jumlah baris yang dibutuhkan,
didapat luasan perpindahan panas yang baru, yaitu:
A yg = Npow-n.A. L
=11 x 74 % (0,959 + 0,13075) X 14,64
= 12,98 x 103 m?

4.2.3. Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta
Jumlah Tube pada HP Economizer
Proses sizing pada modul HP economizer ini dapat
dilakukan dengan menggunakan metode yang tidak berbeda
dengan perhitungan pada HP Superheater. Dari hasil analisa,
didapat:
ATy mTDyp,,, = 46,62°C
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Dalam Tube (air):
T =142,5°C

P =11 bar

p = 924,28 kg / m3
n=19x10"* Pas
cp =4292 J/kgK
k=0.68 W/ mK
Pr=12W/mK
v=0,21m/s

Re; = 4,05 x 10*
f=55x10"3

Nu = 116,31

h; = 1944,3W/m K
Luar Tube (gas):

T = 180,25°C

p =075 kg / m3
n=24x10"* Pas
cp=1110 J/kgK
k=00361 W/ mK
Pr=0,74W/mK
v=217m/s

Vmax = 4,34 m/s
Re, = 2161,83

Nu = 31,48

h, =70,73W/mK
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Untuk menentukan faktor koreksi pada modul ini, perlu
ditentukan terlebih dahulu nilai P dan R:

Tc out — Tc in

P =
Th in Tcin
_ 182-105
" 196,71 — 105
= 0,84

— Th in Th out
Tc out — Tc in
_ 196,71 —-161,79
~ 182-105
= 0,45
Dari gambar 2.3, didapat besar faktor koreksi adalah 1.
Dari sini, semua yang dibutuhkan untuk mendapatkan
nilai luasan perpindahan panas telah didapat. Maka:

9dHP
A=gar
LMTDyp,

_6339.73 X 103

A=222 0T 537 %103 m?
3441 %4662 mn
AHE
Nrow = 141
5,37 x 103

- 74 x (0,959 + 0,13075) x 14,64
= 4,55 baris ~ 5 baris

Dengan dibulatkan jumlah baris yang dibutuhkan, didapat
luasan perpindahan panas yang baru, yaitu:
A yg = Npow-n.A.L
=5x 74 % (0,959 + 0,13075) x 14,64
= 5902,957 m?
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4.2.4. Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta
Jumlah Tube pada LP Evaporator
Proses sizing pada modul LP Evaporator ini dapat
dilakukan dengan menggunakan metode yang tidak berbeda
dengan perhitungan pada HP evaporator. Dari hasil analisa,
didapat:
ATym1Dyp,,,, = 56.85°C

Luar Tube (gas):

T =160,71°C

p =078 kg / m3
n=234x%x10"% Pas
cp=1110 J/kgK
k=00349 W/mK
Pr=0,74W/mK
v=207m/s

Vmax = 4,14 m/s
Re, = 2226,5

Nu =321

h, = 69,71 W/mK
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Dalam Tube (air/uap):
pw = 954,87 kg / m°

ps = 0,7 kg / m’®

n, = 2,68 x107%* Pas
s = 1,24 x 1075 Pas
cpy = 442293 J/kgK
cps = 2097,34 ] /kgK
k, =0.68 W/mK

ks = 0,0256 W/ mK
Ah, = 2243758,665 | /kg
Pr, = 1,664 W/ mK
Pr, =1,01W/mK
v=47%x10"3m/s

Re; = 690,35
f=0,023

Nu = 2,88

hyo = 47,94 W/mK
Co = 0,157

FCb = 7,92

F, =728

h., = 348,85 W/mK
Uy, = 20,25 W /m?.oC
Q"., = 1153,4 W /m?
G = 335,06 kg/m?s
Bo =153 x107°

Karena nilai Bo < 1.9 x 10° maka nucleate boiling dapat
diabaikan.

Dengan telah didapatnya semua nilai koefisien
perpindahan panas pada dua sisi, maka dapat ditentukan besar
overall heat transfer koefisien.

U, = 20,25 W/m?.oC
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Dari sini, semua yang dibutuhkan untuk mendapatkan
nilai luasan perpindahan panas telah didapat. Maka:

9HPgy

A=
u ATLMTDHPSH

~990.98 x 103

Rt 2
= 2025 x5685  c003vm

_ Apg

Nrow n.A.L

860,35

- 74 % (0,959 + 0,13075) x 14,64
= 0.7 baris ~ 1 baris

Dengan dibulatkan jumlah baris yang dibutuhkan, didapat
luasan perpindahan panas yang baru, yaitu:
A g = Nygy.n.A. L
=1x74x% (0,959 + 0,13075) x 14,64
= 1180,59 m?

4.2.5. Perhitungan Luas Perpindahan Panas Serta
Jumlah Tube pada LP Economizer
Proses sizing pada modul LP economizer ini dapat
dilakukan dengan menggunakan metode yang tidak berbeda
dengan perhitungan pada HP Superheater. Dari hasil analisa,
didapat:
ATimrp,p,,, = 72.87°C
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Dalam Tube (air):
T = 80.05°C

P =1.2 bar

p =971.78 kg / m3
n=35x10"* Pas
cp =4195 J/kgK
k=0.67 W/mK
Pr=22W/mK
v=0,2m/s

Re; = 2,2 x 10*
f=63x10"3

Nu =99,3

h; =1627,22 W/mK

Luar Tube (gas):

T = 153,85°C
p=10,79 kg / m3
n=23x10"* Pas
cp=1110 J/kgK
k=00346 W/ mK
Pr=0,74W/mK
v=204m/s

Vmax = 4,09 m/s
Re, = 2255,41

Nu = 32,3

h, = 69,54 W/mK

Untuk menentukan faktor koreksi pada modul ini, perlu
ditentukan terlebih dahulu nilai P dan R:
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Tc out — Tc in

B Th in Tc in
~901-70
"~ 158,06 — 70
= 0,264

_ Thin = Thout

Tc out — Tc in
_ 156,48 — 144,27

92,9-70
=0,53

Dari gambar 2.3, didapat besar faktor koreksi adalah 1.
Dari sini, semua yang dibutuhkan untuk mendapatkan
nilai luasan perpindahan panas telah didapat. Maka:

QQHP H
Ayg = —
U ATLMTDHPSH

_2276,23 X 103

"~ 34,38 x 68,79
= 962,46 m?

=AHE

Nrow n.A.L

962,46

"~ 74 % (0,959 + 0,13075) X 14,64
= 0,82baris ~ 1 baris
Dengan dibulatkannya jumlah baris yang dibutuhkan,
didapat luasan perpindahan panas yang baru, yaitu:
Apg = Npow.-n.A.L
=1X74x% (0959 +0,13075) x 14,64
= 1180,59 m?
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4.3. Perhitungan Pressure Drop

Penurunan tekanan yang akan dianalisa adalah pada
dalam tube.
4.3.1. Pressure Drop pada HP Superheater

Pada modul HP Superheater, besar pressure drop yang
terjadi di dalam tube dapat ditentukan dengan persamaan:

L uf
_ 3 14,64 44,0792
AP, =4 x3,42%x107° X 0,04089 X 4,34 X >

= 20695 Pa = 2,07 bar

4.3.2. Pressure Drop pada HP Evaporator
Pada modul HP Evaporator, besar pressure drop yang
terjadi di dalam tube dapat ditentukan dengan persamaan:

L u?
AP, = Af —p—=
t fdl-‘DZ
AP, =4 x 5,16 X 1073 x .6 x 882,62 X 22°
£ ’ 0,04089 ’

= 153,37 Pa = 0,153 bar

4.3.3. Pressure Drop pada HP Economizer
Pada modul HP Economizer, besar pressure drop yang
terjadi di dalam tube dapat ditentukan dengan persamaan:

L u?
AP, = 4f —p 2
t fdiP 2
2
AP, = 4% 5,48 x 1073 x . %X 923.38 X —
t ’ 0,04089

= 158,65 Pa = 0,159 bar

4.3.4. Pressure Drop pada LP Evaporator
Pada modul LP Evaporator, besar pressure drop yang
terjadi di dalam tube dapat ditentukan dengan persamaan:
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L u?
AP, = 4f —p—"
t fdl-p )
AP, = 4 x 0,0927 14,64 954.87 (47 x 107"
=4 X X——X . X—
t ’ 0,04089 2

= 1,42 Pa = 0,00142 bar

4.3.5. Pressure Drop pada LP Economizer
Pada modul LP Economizer, besar pressure drop yang
terjadi di dalam tube dapat ditentukan dengan persamaan:

L u%
AP, = 4f —p—=
t fdip 2
AP, =4 x 598 x 1073 x 14,64 %X 970.90 x (0.25)*
t— ’ 0,04089 '

= 262,56 Pa = 0,262 bar

4.4. Perhitungan Efisiensi
Efisiensi didapat dengan membandingkan total beban
kalor yang diserap pada setiap modul dengan kalor yang
dikeluarkan gas turbin.
Quse

mn

NHRSG = X 100%

Nilai beban kalor yang masuk HRSG dapat dicari dengan
persamaan:
Qgin = 168,61(474) x 103 = 79921,14 x 103 W

Maka:
9002.4 + 37340.1 + 6339.7 + 990.98 + 1569.79

79921,14
X 100% = 70,38%

NHRSG =

Jadi, efisiensi yang dimiliki rancangan HRSG ini adalah sebesar
70,38%
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4.5. Analisa Variasi Beban Turbin
4.5.1. Beban turbin pada load 90%
Untuk data pada beban turbin ini dapat dilihat pada tabel

4.13.
Tabel 4.13. Data beban turbin 90%
Case Il
Ambient Temp. 32°C
Atmospheric Pressure 1.007 bar
Gas Turbine Load 90 %
Gas Turbine Exhaust Flow 156.42 kg/s
Gas Turbine Exhaust Temp. 447.0°C
Exhaust gas 02 12.57
constituent % by volume N2 70.02
CO2 3.46
H20 13.11
Ar 0.84
SO2 0.00

Dari luas perpindahan panas didapat dari analisa
sebelumnya, maka untuk meninjau masalah ini digunakan NTU.
Untuk perhitungan pada modul superheater, perlu diketahui
properties dua fluida kerja. Dari analisa sebelumnya, didapat data
properties gas dan uap. Dari sini dicari nilai masing-masing C.q;4
dan Cy,; dengan persamaan:

Ceota = mSHp X CPsteam
Chot = mg X Cpgas

Dari sini dapat dilihat bahwa nilai C terkecil terdapat pada C cold.
Nilai perbandingan antara keduanya adalah:

C* = Cmin

Cm ax
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Mencari overall heat transfer coefficient (U) dapat digunakan
cara seperti pada subbab 4.2.1. dengan perbedaan pada temperatur
dan laju alir massa dari gas turbin masuk ke HRSG.

Dari analisa sebelumnya, luas perpindahan panas pada modul
superheater adalah:

A =4722,37 m?

Dari sini dapat ditentukan nilai NTU dengan persamaan:

UxA
NTU =

Cmin

Untuk Cmax bersifat mixed dan Cmin unmixed, maka
untuk mendapatkan nilai effectiveness digunakan persamaan:

€= % [1 — exp{—C*[1 — exp(—NTU)1}]

Dengan persamaan effectiveness lainnya, bisa didapat
nilai temperatur keluar masing-masing fluida, yaitu dengan
persamaan:

€= Q _ Ch(Thl_Thz) _ CC(TCZ_TCI)

B Qmax - Cmin(Thl - Tcl) B Cmin(Thl - Tcl)
Dengan:

Qmax = Cmin(Th1 — Te1)

Maka:

Thz = Th1 — M
h

Dan:

Teo =Tc1 + Omax X &

Ce

Untuk perhitungan pada evaporator, dikarenakan nilai C*
sebesar 0 dikarenakan nilai C.x tak hingga. Maka persamaan
yang digunakan untuk mendapatkan effectiveness adalah:
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e =1—exp(—NTU)

Dari sini dilakukan trial error dengan variasi laju alir massa air
untuk mendapatkan temperatur keluar uap mendekati nilai desain
untuk setiap modul. Dari trial error ini didapatkan hasil yang
dapat dilihat pada tabel 4.14.

Tabel 4.14. Variasi laju alir massa pada beban gas turbin 90%

Case | (Base) Case Il Case Il Case Il Case Il Case Il
Ambient Temp. 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C
Atmospheric Pressure 1.007 barf ~ 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar
Gas Turbine Load 100% 90% 90% 90% 90% 90%
Gas Turbine Exhaust Flow 168.611 kg/s| 156.42 kg/s 156.42 kg/s  156.42 kgls  156.42 kg/ls  156.42 kg/s
Gas Turbine Exhaust Temp. 437°C|  447.0°C 447.0°C 447.0°C 447.0°C 447.0°C
02 12,29 12.57 1257 1257 12.57 12.57
cofsfi‘;al::tgﬂzsby N2 69,35 70.02 70.02 70.02 70.02 70.02
volume co2 3,519 3.46 3.46 3.46 3.46 3.46
H20 14,01 1311 13.11 13.11 13.11 13.11
Ar 0,8333 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84
SO2 0) 0 0 0 0 0
mass flow gas 168.61 156.42 156.42 156.42 156.42 156.42)
mass flow water 18.59] 18.59 18.29 17.99 17.69
mass flow HP eco 0.44) 0.44 0.44 0.44 0.44 0.44)
Temperatur gas  Ta 437] 447 447 447 447 447
Tb 391.364611 400.3823772 400.8930603 401.4111554 401.9367774 402.5058657
Tc 197.144611 195.6954492 195.7400136 195.7854687 195.8318428 195.8823545
Td 163.362222 164.4325488 164.7531007 165.0789838 165.4102902 165.7697647|
Te 158.059444|  158.2074962 158.2074962 158.2074962 158.2074962 158.2074962
Tf 149.646667 145.9715463 146.0099823 146.0495002 146.0901465 146.1348016|
Temperatur
air/uap T11 401 396.4687806 397.5880665 398.7097737 399.8334763
T10 184] 184 184 184 184 184
T9 182| 173.0305246 173.4374014 173.8458601 174.2557709 174.6944535]
T8 103] 103 103 103 103 103
T4&6 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78
T3&5 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78,
T2 90.1]  97.10759018 97.10759018 97.10759018 97.10759018 97.10759018
T1 70) 70 70 70 70 70]

Dari tabel di atas, didapat bahwa laju alir massa air untuk
beban gas turbin 90% adalah sebesar 17.37 kg/s.
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4.5.2. Beban turbin pada load 80%
Untuk data pada beban turbin ini dapat dilihat pada tabel

4.15.
Tabel 4.15. Data beban turbin 80%

Case Il
Ambient Temp. 32°C

Atmospheric Pressure 1.007 bar

Gas Turbine Load 80%
. 145.90
Gas Turbine Exhaust Flow kgls

Gas Turbine Exhaust Temp. | 441.3°C

02 12.85
N2 70.31
Exhaust gas co?2 335
constituent % by '
volume H20 | 1264
Ar 0.84
SO2 0

Dengan metode yang sama seperti pada sub-bab
sebelumnya, didapat hasil trial error dapat dilihat pada tabel 4.16.
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Tabel 4.16. Variasi laju alir massa pada beban gas turbin 80%
Case | (Base) Case Il Case Ill Case Ill Case Ill Case Ill Case Il Case Il
Ambient Temp. 32°c|  3°C 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C
/Atmospheric Pressure 1.007 bar| 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar
Gas Turbine Load 100%) 80% 80% 80% 80% 80% 80% 80%
Gas Turbine Exhaust Flow 168.611 kg/s| 145.90 kg/s 14590 kg/s 14590 kg/s 14590kgs 14590kg/s 14590 kg/s | 145.90 kg/s
Gas Turbine Exhaust Temp. 437°C| 4413°C 441.3°C 441.3°C 441.3°C 441.3°C 441.3°C 441.3°C
02 12,29 12.85 12.85 12.85 12.85 12.85 12.85 12.85
Exhaust gas N2 69,35 70.31 70.31 70.31 70.31 70.31 70.31 70.31
constituent % by Cco2 3,519 3.35 3.35 3.35 3.35 3.35 3.35 3.35
volume H20 14,01 12.64 12.64 12.64 12.64 12.64 12.64 12.64
Ar 0,8333; 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84
S02 0) 0 0 0 0 0 0 0
mass flow gas 168.61 145.9 145.9 1459 1459 1459 145.9 145.9
mass flow water 18.59 18.59 18.09 17.59 17.09 16.59 16.09
mass flow HP eco 0.44] 0.44 0.44 0.44 0.44 0.44 0.44] 44
Temperatur gas  Ta 437] 4413 441.3 4413 4413 4413 4413 441.3
Tb 391.3646111| 393.1959089 394.0558425 394.9376169 395.8418404 396.769121 397.7200624| 399.2722184
Tc 197.1446111| 194.2009392 194.2692374 194.3398809 194.4129971 194.4887237 194.5672102| 194.6972459
Td 163.3622222| 161.9337149 162513984 163.1123258 163.7293981 164.3658743 165.0224418| 166.1024735)
Te 158.0594444| 1557388247 156.2583249 156.7940052 157.3464544 157.9162755 158.5040838| 159.4710088
Tf 149.6466667| 1455355671 1455999868 145.6675086 145.7383623 145.812801 145.8911042| 146.023463
Temperatur
air/uap Ti1 401| 388.4984526 390.3939414 392.2990622 394.2118474 396.1300941 398.0513457
T10 184 184 184 184 184 184 184 184
T9 182( 170.4936464 171.2359804 171.9867793 172.7456148 173.5119954 174.2853633| 175.5199775|
T8 103 103 103 103 103 103 103 103
T4&6 104.78, 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78, 104.78)
T3&5 102.78) 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78, 102.78)
T2 90.1| 96.30457454 96.89420238 97.51054559 98.15542985 98.83084694 99.53897329| 100.7303551
Tl 70 70 70 70 70 70 70) 70

Dari tabel di atas, didapat bahwa laju alir massa air untuk beban
gas turbin 80% adalah sebesar 15.53 kg/s

4.5.3. Beban turbin pada load 70%
Untuk data pada beban turbin ini dapat dilihat pada tabel

4.17.

Tabel 4.17. Data beban turbin 70%

Case IV

Ambient Temp.

32°C

Atmospheric Pressure

1.007 bar

Gas Turbine Load

70%

Gas Turbine Exhaust Flow

13451
kals
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Lanjutan Tabel 4.17. Data beban turbin 70%

Gas Turbine Exhaust Temp.

445.0°C

Exhaust gas
constituent % by
volume

02

13.1

N2

70.71

CO2

3.28

H20

12.07

Ar

0.84

S0O2

0

Dengan metode yang sama

seperti

pada sub-bab

sebelumnya, didapat hasil trial error dapat dilihat pada tabel 4.18.
Tabel 4.18. Variasi laju alir massa pada beban gas turbin 70%

Case | (Base) Case IV. Case IV Case IV, Case IV. Case IV Case IV, Case IV. Case IV
Ambient Temp. 32°c|  32°C 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C 32°C
Atmospheric Pressure 1.007 bar| 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar
Gas Turbine Load 100%) 70% 70% 70% 70% 70% 70% 70% 70%
Gas Turbine Exhaust Flow 168.611kgs| 13451 kg/s 13451kgs 13451 kgs 13451kgss 13451 kgs 134.51kgs 13451 kgs | 134.51 kg/s
Gas Turbine Exhaust Temp. 437°C|  445.0°C 445.0°C 445.0°C 445.0°C 445.0°C 445.0°C 445.0°C 445.0°C
02 12,29 13.1 131 131 13.1 131 131 131 131
N2 69,35 70.71 70.71 70.71 70.71 70.71 70.71 70.71 70.71
Exhaust gas
constituent % by Co2 3,519 3.28 3.28 3.28 3.28 3.28 3.28 3.28 3.28
volume H20 14,01 12.07 12,07 12,07 12.07 12,07 12.07 1207 12,07
Ar 0,8333) 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84 0.84
S02 0] 0 0 0 0 0 0 0 0
mass flow gas 168.61] 134.51 13451 134.51 134.51 13451 134.51 134.51] 134.51]
mass flow water 18.59] 18.59 18.09 17.59 17.09 16.59 16.09 15.59]
mass flow HP eco 0.44 044 0.44 044 0.44 0.44 044 0.44 0.44]
Temperatur gas  Ta 437 445 445 445 445 445 445 445 445
o 391.3646111| 393.130976 394.0293593 394.9516895 395.8986998 396.8711304 397.869724 398.8952221| 400.1409149)
Tc 197.1446111( 193.0475807 193.111232 193.1771119 193.2453424 193.3160552 193.3893934 193.4655122| 193.5591409)
Td 163.3622222( 159.4040561 159.9804555 160.57565 161.1903746 161.825386 162.4814609 163.1593942| 163.9885766
Te 158.0594444| 153.0014284 153.5126528 154.0405471 1545857633 155.1489723 155.730863 156.3321407| 157.0675653]
Tf 149.6466667| 145.0155128 145.0795802 145.1467569 145.2172756 145.2913923 145.36939 145.4515819| 145.5544396
Temperatur
airluap Ti1 401| 387.2896975 389.2901958 391.3052331 393.3329591 395.371271 397.4177918 399.4698464
T10 184 184 184 184 184 184 184 184 184
T9 182| 167.9561744 168.7102458 169.4744237 170.2483472 171.0315873 171.8236424 172.6239333| 173.5779639
T8 103| 103 103 103 103 103 103 103|
T4&6 104.78| 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78 104.78) 104.78)
T3&5 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78 102.78) 102.78
T2 90.1| 95.24631067 95.81810965 96.4161266 97.04217882 97.69825189 98.38651894 99.10936257| 100.0103742
T1 70) 70 70 70 70 70 70 70 70)

Dari tabel di atas, didapat bahwa laju alir massa air untuk beban
gas turbin 70% sebesar adalah 15 kg/s
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4.5.4. Grafik Perbandingan Laju Alir Massa Air/Uap

Dari hasil analisa di atas, dapat dibentuk grafik untuk
menunjukkan perbedaan laju alir massa air/uap terhadap beban
gas turbin. Grafik tersebut dapat dilihat pada gambar 4.11.

Laju Alir Massa Air/Uap
Terhadap Variasi Beban Turbin

20

18 ~_

16 \‘

14 === aju alir massa
12 air/uap

10 T T T 1
100%  90% 80% 70%

Beban Turbin

Laju alir massa air/uap (m/s)

Gambar 4.11. Grafik Laju Alir Massa Air/Uap Terhadap Variasi
Beban Turbin

Pada gambar di atas, diperoleh grafik memiliki trend line
yang menurun. Pada beban turbin 100%, untuk dapat
menyeimbangkan dengan kalor yang masuk, dibutuhkan laju alir
massa air sebesar 18,59 kg/s. Pada beban turbin 90%, untuk dapat
menyeimbangkan dengan kalor yang masuk, dibutuhkan laju alir
massa air sebesar 17,37 kg/s. Pada beban turbin 80%, untuk dapat
menyeimbangkan dengan kalor yang masuk, dibutuhkan laju alir
massa air sebesar 15,3 kg/s. Pada beban turbin 70%, untuk dapat
menyeimbangkan dengan kalor yang masuk, dibutuhkan laju alir
massa air sebesar 15 kg/s.

Pada grafik hasil laju aliran massa air/uap terlihat nilai

yang terus mengalami peningkatan seiring meningkatnya beban
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gas turbin. Hal tersebut terjadi karena dengan meningkatnya
beban gas turbin, maka laju alir massa gas juga akan meningkat.
Hal ini akan mengakibatkan kalor yang dapat diserap HRSG
meningkat sehingga uap yang dapat dihasilkan juga mengikat.



BAB V
KESIMPULAN DAN SARAN

5.1. Kesimpulan
Dari pembahasan perancangan HRSG yang dilakukan,
maka dapat diperoleh kesimpulan sebagai berikut :
1. Hasil perancangan HRSG dengan acuan pada beban turbin
100%
e Tube HP Superheater

o Ukuran nominal =1%in (0,0381m)
o Diameter luar =1,9in(0,04826 m)
o Diameter dalam =1,61in(0,04089 m)
o Panjang tube per baris = 14,64 m
o Jarak tube dalam 1 baris =0,09652 m
o Jarak setiap baris tube =0,09652 m
o Bahan tube
= seamless boiler steel tube (material A106)
o Jenis tube = Bersirip
o Susunan tube = Selang-seling
o Sistem aliran = Berlawanan arah
o Jumlah tube = 74 batang/ baris
o Jumlah baris = 4 baris
o Luas perpindahan panas = 472237 m?
e Tube HP Evaporator
o Ukuran nominal =1%in (0,0381m)
o Diameter luar =1,9in(0,04826 m)
o Diameter dalam =1,61in(0,04089 m)
o Panjang tube per baris = 14,64 m
o Jarak tube dalam 1 baris = 0,09652 m
o Jarak setiap baris tube =0,09652 m
o Bahan tube
= seamless boiler steel tube (material A106)
o Jenis tube = Bersirip
o Susunan tube = Selang-seling
o Sistem aliran = Berlawanan arah

103
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Jumlah tube = 74 batang/ baris

Jumlah baris = 11 baris

Luas perpindahan panas =12,98x10° m?
Tube HP Economizer

Ukuran nominal =1%in (0,0381m)

Diameter luar =1,9in(0,04826 m)

Diameter dalam =1,61in(0,04089 m)

Panjang tube per baris = 14,64 m

Jarak tube dalam 1 baris =0,09652 m

Jarak setiap baris tube = 0,09652 m

Bahan tube

= seamless boiler steel tube (material A106)

Jenis tube = Bersirip

Susunan tube = Selang-seling

Sistem aliran = Berlawanan arah

Jumlah tube = 74 batang/ baris

Jumlah baris =5 baris

Luas perpindahan panas =5902,96 m’
Tube LP Evaporator

Ukuran nominal =1%in (0,0381m)

Diameter luar =1,9in(0,04826 m)

Diameter dalam =1,61in(0,04089 m)

Panjang tube per baris = 14,64 m

Jarak tube dalam 1 baris = 0,09652 m

Jarak setiap baris tube = 0,09652 m

Bahan tube

= seamless boiler steel tube (material A106)

Jenis tube = Bersirip

Susunan tube = Selang-seling

Sistem aliran = Berlawanan arah

Jumlah tube = 74 batang/ baris

Jumlah baris =1 baris

Luas perpindahan panas =1180,59m’

Tube LP Economizer
Ukuran nominal =1%in (0,0381m)
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o Diameter luar =1,9in(0,04826 m)
o Diameter dalam =1,61in(0,04089 m)
o Panjang tube per baris =14,64 m
o Jarak tube dalam 1 baris = 0,09652 m
o Jarak setiap baris tube =0,09652 m
o Bahan tube
= seamless boiler steel tube (material A106)
o Jenis tube = Bersirip
o Susunan tube = Selang-seling
o Sistem aliran = Berlawanan arah
o Jumlah tube = 74 batang/ baris
o Jumlah baris =1 baris
o Luas perpindahan panas =1180,59m?
2. Efisiensi HRSG yang dihasilkan adalah sebesar 70,38%
3. Tube Pressure drop pada HRSG
o Tube HP Superheater = 2,07 bar
o Tube HP Evaporator = 0,153 bar
e Tube HP Economizer = 0,159 bar
e Tube LP Evaporator = 0,00142 bar
e Tube LP Economizer = 0,262 bar
4. Didapat bahwa semakin tinggi beban gas turbin maka akan
semakin tinggi laju alir massa air/uap yang dapat dihasilkan,
yaitu pada beban gas turbin 70% didapat 15 kg/s, pada beban
gas turbin 80% didapat 15,3 kg/s, pada beban gas turbin 90%
didapat 17,37 kg/s, dan pada beban gas turbin 100% didapat
18,59 kg/s.
5.2. Saran
Saran penulis untuk perancangan HRSG selanjutnya
adalah:
1. Dalam perancangan HRSG, penentuan temperatur pinch point

harus diperhatikan, diusahakan agar tidak terlalu kecil
ataupun terlalu besar nilainya, karena apabila temperatur
pinch pointnya terlalu kecil, maka akan
dibutuhkan luas permukaan yang lebih besar agar
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perpindahan panasnya optimal, sedangkan bila pinch
pointnya terlalu besar maka nilai kalor dari gas
buang tidak akan terpakai dengan baik.

Untuk perhitungan — perhitungan dalam analisa dan
perancangan HRSG saat ini sudah banyak dibantu dari
software dan situs — situs internet yang berhubungan dengan
HRSG.

Untuk penelitian/perancangan selanjutnya, sebaiknya dibuat
dalam bentuk simulasi, sehingga dapat dibandingkan antara
hasil simulasi dan hasil rancangan secara manual.
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LAMPIRAN

Tabel Al. Laju alir massa air pada setiap variasi beban
turbin

Case | (Base) Case Il Case lll Case IV
Ambient Temp. 32°C 320C 320C 320C

Atmospheric Pressure 1.007 bar|  1.007 bar 1.007 bar 1.007 bar

Gas Turbine Load 100%_ soe (GO
Gas Turbine Exhaust Flow 168.611 kg/s| 156.42 kg/s | 145.90 kg/s 134.51 kg/s

Gas Turbine Exhaust Temp. 437°C| 447.0°C 4413°C 445.0°C
02 12,29 12.57 12.85] 13.1]
Exhaust gas N2 69,35 70.02 70.31] 70.71
constituent % by CO2 3,519 3.46 3.35] 3.28
volume H20 14,01 13.11] 12.64 12.07]
Ar 0,8333 0.84 0.84 0.84
SO2 0 0 0 0
mass flow gas 168.61 156.42 145.9 134.51

mass flow water 18.59_ 15.3
mass flow HP eco 0.44 0.44 0.44 0.44]
Temperatur gas Ta 437 447 441.3 445
Th 391.364611| 402.5058657| 399.2722184| 399.7142606
Tc 197.144611| 195.8823545| 194.6972459| 193.5269237
Td 163.362222| 165.7697647| 166.1024735| 163.7038776
Te 158.059444| 158.2074962| 159.4710088|  156.815058
Tf 149.646667| 146.1348016|  146.023463| 145.5188256
Temperatur
air/uap T11 401 401.0863109

T10 184 184 184 184
T9 182| 174.6944535 175.5199775| 173.2534556
T8 103 103 103] 103
T4&6 104.78 104.78 104.78 104.78
T3&5 102.78 102.78 102.78 102.78
T2 90.1/ 97.10759018| 100.7303551| 99.69885811
T1 70, 70, 70, 70
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