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ABSTRAK 

Nama : Steven Darmawan 

Departemen : Teknik Mesin 

Judul : Analisis Aliran Pada Sudu Kompresor Sentrifugal Turbin Gas 

Mikro Proto X-1 

 

 

Turbin gas mikro (MGT) merupakan salah satu alternatif pembangkit daya  

dengan daya dibawah 200 kW untuk mengatasi kebutuhan energi yang semakin 

meningkat. Dalam satu dekade terakhir, MGT telah diproyeksikan sebagai salah 

satu sistem pembangkit daya maupun termal yang prospektif, secara teknis, 

dimensi, biaya, dan lingkungan. Dari berbagai komponen pada turbin gas, 

kompresor merupakan salah satu komponen yang berperan sangat penting karena 

mensuplai udara pembakaran. Rancang bangun dilakukan terhadap prototype 

MGT GT85-2, dengan menggunakan turbocharger Garrett TA31 sebagai 

komponen mesin turbo. Kompresor TA31 memiliki jumlah full blade 6 buah, 

spliter blade 6 buah, diameter inducer dan exducer masing-masing 47,4 mm dan 

74,9 mm, serta sudut alir relatif inlet dan outlet masing-masing 32,64o dan 26,5o 

yang didapatkan melalui metode reverse engineering. Berdasarkan data ini, 

parameter-parameter unjuk kerja kompresor, yaitu: rasio tekanan, Mach Number, 

laju alir massa dan volume, serta kecepatan sudu dapat diketahui dengan metode 

teoritis. Selanjutnya, metode CFD digunakan untuk mengetahui pola alir 

kecepatan pada permukaan meridional antara full dan spliter blade. Pada 

simulasi CFD selanjutnya, radius splitter blade divariasikan menjadi 3 buah, 

yaitu radius standar 26.75mm, variasi a 25.68mm, dan variasi b 27.82 mm untuk 

masing-masing putaran poros uji (7480 rpm, 8002 rpm, 8892 rpm, 11820 rpm, 

dan 13000 rpm). Hasil simulasi dengan menggunakan CFDSOF® menunjukkan 

bahwa penggunaan splitter blade dengan variasi a menurunkan kecepatan sudu 

sebesar 0.37% secara rata-rata dan variasi b akan meningkatkan kecepatan sudu 

pada setiap putaran poros uji secara rata-rata sebesar 0.04% terhadap 

penggunaan splitter blade standar. Verifikasi hasil simulasi CFD terhadap hasil 

perhitungan teoritis menunjukkan bahwa terdapat perbedaan nilai rata-rata 

sebesar 8.22% untuk kompresor uji dengan splitter blade standar. Analisa 

terhadap hasil pengujian menunjukkan bahwa kompresor bekerja dengan 

kecepatan di bawah spesifikasinya. 
 

 

Kata kunci: CFD, MGT, kompresor sentrifugal, reverse engineering, verifikasi. 
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ABSTRACT 

Name : Steven Darmawan 

Departement : Mechanical Engineering 

Title : Flow Analysis In a Centrifugal Compressor Blade Of a Micro Gas 

Turbine Proto X-1 

 

 

To meet increased energy demand, Micro Gas Turbine (MGT) has become an 

alternative power source for power less than 200kW. On the last decade, MGT 

has been projected as a prospective power and thermal source in technical, 

dimension, cost, and environmental aspects. Prototype design of MGT GT85-2 

has been done with the use of Garrett TA31 turbocharger as the turbomachine 

component. In gas turbine, compressor is a very important component for 

combustion air supply. The TA31 compressor consist of 6 full blades and 6 spliter 

blades with inducer and exducer diameter respectively 47.4 mm and 74.9 mm. 

Blade relative angle 32.64 degree inlet and 26.5 degree outlet angle was found 

from reverse engineering method, 3D scanning. Based on 3D scan output, 

compressor performance parameters, such as pressure ratio, Mach number, mass 

and volume flow rate has been found theoritically. Furthermore, CFD method 

used to understand the flow in meridional surface between full and splitter blade. 

Further CFD simulation varying the radius of splitter blade in 3 vaiant: standard 

radius 26.75mm, variation a 25.68mm, and variation b 27.82 mm for each testing 

speed (7480 rpm, 8002 rpm, 8892 rpm, 11820 rpm, dan 13000 rpm). CFD 

simulation done with CFDSOF® shows that the a variant radius decreased the 

blade speed of 0.37% on average compared to standard radius. Meanwhile the b 

variant increased the blade speed of 0.04% on average, compared to standard 

radius. Verification of the blade speed between CFD simulation result with 

theoretical results for standard radius showed that the CFD results are 8.22% 

lower on average. Analysis of the test result indicated that compressor operates at 

lower speed than specified. 
 

Keywords: CFD,  MGT, centrifugal compressor, reverse engineering, verification. 
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BAB 1 

PENDAHULUAN 

 

1.1. LATAR BELAKANG 

Meningkatnya kebutuhan energi seiring dengan naiknya produktifitas kerja 

bertentangan dengan isu energi dan lingkungan, karena berbanding lurus dengan 

jumlah energi yang digunakan dan emisi yang dihasilkan. Untuk mengurangi 

dampak negatif dari produksi energi, sistem pembangkit daya harus berada di 

tempat khusus yang tidak berdekatan dengan pemukiman [1].  

Salah satu alternatif sistem pembangkit daya yang dapat digunakan adalah 

turbin gas mikro (MGT-Micro Gas Turbine) dengan daya dibawah 200 kW. Rasio 

daya terhadap berat yang tinggi serta toleransi yang tinggi terhadap berbagai jenis 

bahan bakar yang dapat digunakan menjadikan turbin gas juga banyak digunakan 

pada aplikasi lain [2,3]. Dalam satu dekade terakhir, Micro Gas Turbine telah 

diproyeksikan sebagai salah satu sistem pembangkit daya maupun termal yang 

prospektif, baik secara teknis, dimensi, biaya, maupun aspek lingkungan [4,5,6]. 

Turbin gas merupakan salah satu jenis dari pembangkit daya berbasis 

turbomachine (mesin turbo) yang menggunakan turbocharger aksial atau radial 

untuk operasinya [7]. Maka komponen mesin turbo, yaitu: kompresor dan turbin 

sangat berpengaruh pada unjuk kerja sistem, terutama  kompresor karena 

mensuplai udara pembakaran. Ibaraki et al. [8] pada tahun 2003 mengungkapkan 

bahwa pada kecepatan transonic, rugi-rugi akan sangat berpengaruh terhadap 

unjuk kerja kompresor, diantaranya rugi akibat beban kejut dan lapisan batas. 

Kondisi operasi kompesor yang berada pada surge juga menyebabkan rugi, antara 

1 



 
 

2 
 

lain karena aliran balik. Maka, untuk mendapatkan unjuk kerja sistem yang 

optimum, sudu kompresor harus di rancang dengan baik untuk mencapai efisiensi 

yang tinggi. Unjuk kerja kompresor antara lain dipengaruhi oleh beberapa 

parameter, yaitu: rasio tekanan, Mach Number, laju alir massa dan volume, serta 

kecepatan sudu [9-13]. Maka untuk menganalisa atau bahkan memperbaiki unjuk 

kerja dari kompresor, terlebih dahulu harus dimengerti pola aliran yang terbentuk.  

Metode yang dapat digunakan untuk mengetahui pola aliran pada sudu 

kompresor antara lain metode CFD (Computational Fluid Dynamics). Ibaraki et 

al. [8] pada tahun 2003 membuktikan bahwa dengan melakukan simulasi CFD 

pada meridional surface rugi aliran dan rugi kejut pada tip sudu dapat dianalisa. 

Pada tahun 2004, Ibaraki et al. [14] menggunakan metode CFD terhadap 

kompresor pada profil sudu dan meridional surface untuk melakukan optimisasi 

dengan terlebih dahulu mengetahui profil full blade dan spliter blade kompresor 

sebelumnya.  

Investigasi aliran yang tidak stabil pada kompresor sentrifugal juga 

ditinjau pada meridional surface serperti yang dilakukan oleh Ibaraki et al. [15]. 

Selanjutnya optimisasi terhadap kompresor sentrifugal yang dilakukan oleh 

Verstraete et al. pada tahun 2010 [16] juga menggunakan metode CFD pada 

meridional surface pada bagian hub dan shroud. Penelitian terbaru pada tahun 

2011 Dickens et al. [13] menggunakan metode CFD untuk merancang kompresor. 

Dengan demikian profil sudu yang dapat merepresntasikan karakteristik 

kompresor antara lain meridional surface dan stream surface of revolution, baik 

pada full blade maupun pada spilter blade [17].  
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Dengan menggunakan metode CFD, meskipun kompresor tidak mungkin 

bekerja dengan efisiensi 100%, akan tetapi dengan pengetahuan akan pola aliran 

dan rugi-rugi pada kompresor, pola tersebut dapat dianalisa, atau bahkan di 

optimisasi untuk meningkatkan unjuk kerja sistem secara keseluruhan. 

Unjuk kerja MGT yang baik akan lebih mendukung aplikasinya pada 

bangunan dengan konsep ZEB [18]. Hal ini karena jenis sistem pembangkit daya 

ini memiliki karaketerisitk penggunaan yang dapat berdiri sendiri, sehingga 

menjadikan aplikasi MGT dapat memeuhi  kebutuhan energi secara swadaya 

(decentralized energy). 

 

1.2. PERMASALAHAN 

Bagaimana pengaruh splitter blade pola aliran pada sudu kompresor 

sentrifugal Garrett TA31 pada unjuk kerja kompresor dengan aplikasi pada 

Prototype Turbin Gas Mikro GT85-2 ? 

 

1.3. TUJUAN PENELITIAN 

Penelitian ini dilakukan untuk melakukan analisa CFD terhadap aliran 

pada kompresor sentrifugal turbocharger GARRETT TA31 dengan aplikasi pada 

Turbin Gas Mikro.  

 

1.4. BATASAN PENELITIAN 

Pada penelitian ini, masalah akan dibatasi pada: 

• Turbin gas pada penelitian ini akan diaplikasi sebagai pembangkit daya. 
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• Analisa terhadap profil sudu dari kompresor sentrifugal dilakukan dengan 

menggunakan metode CFD. 

• Perangkat lunak yang digunakan adalah CFDSOF®  dan Soildworks 2010. 

• Data input didapatkan dari pengujian terhadap Two Shaft Gas Turbine GT85-2 

yang telah dibuat prototype-nya. 
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BAB 2 

KAJIAN LITERATUR 

 

2.1. PERKEMBANGAN TURBIN GAS 

Turbin gas merupakan pencapaian dari proses panjang pada motor 

penggerak mula. Proses ini diawali oleh mesin piston uap yang ditemukan oleh 

James Watt pada abad ke-19 yang memicu berkembangnya mesin kalor. Pada 

mesin piston uap, digunakan media kerja berupa fluida sehingga hasil pembakaran 

tidak secara langsung menggerakan komponen pada sistem. Sistem ini lalu 

berkembang dengan digantikannya piston yang terdapat pada mesin uap dengan 

turbin.  

Seiring dengan berkembangnya waktu, pada zaman tersebut terdapat tiga 

tipe pembangkit daya yang banyak digunakan, yaitu: pembangkitan daya dengan 

turbin uap, motor piston (Diesel dan Otto). Pada turbin uap, kebutuhan temperatur 

uap yang tinggi agar dihasilkan tekanan yang tinggi dengan efisiensi yang rendah 

menjadi kelemahan sistem ini. Selanjutnya aplikasi supercharger pada motor 

piston berkembang menjadi turbin gas [19].  

Paten untuk turbin gas diberikan kepada John Barber pada tahun 1879. 

Turbin gas hasil rancangan John Barber ini bekerja dengan gas hasil pembakaran 

batu bara, kayu, atau minyak. Namun efisiensi kompresor yang rendah dan 

temperatur yang dapat dicapai dibatasi oleh teknologi material. Perkembangan 

turbin gas dapat ditunjukkan dalam tabel berikut [3] :  
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Tabel 2.1 Perkembangan Turbin Gas 

Date Name Invention 

130BC Hero of Alexandria Reaction Steam Turbine 

1550 Leonardo da Vinci, Italy Smoke Mill 

1629 Giovani Branca, Italy Impulse Steam Turbine 

1791 John Barber, England Steam Turbine and Gas Turbine 

1831 Willian Avery, USA Steam Turbine 

1837 M. Bresson Steam Turbine 

1850 Fernimough, England Gas Turbine 

1872 Dr. Stolze, Germany Gas Turbine 

1884 Charles A. Parsons Reaction Steam Turbine & Gas Turbine 

1888 Charles G.P. de Laval Impuls Steam Turbine Branca Type 

1894 Armengaud+Lemale, France Gas Turbine 

1895 George Westinghouse Steam Turbine Rights 

1896 A.C. Rateau, France Multi Impuls Steam Turbine 

1896 Charles Curtis Velocity Compuond Steam Turbine/Gas Turbine 

1895 Dr. Zoelly, Switzerland Multi Impuls Steam Turbine 

1900 F. Stolze, Germany Axial Compressor & Turbine Gas Turbine 

1901 Charles Lemale Gas Turbine 

1902 Stanford A. Moss, USA Turbocharger/Gas Turbine 

1903 A. Elling Gas Turbine 

1903 Armengaud+Lemale Gas Turbine 

1905 Brown Boveri Gas Turbine 

1908 Karavodine Gas Turbine with de Laval Steam turbine 

1908 Holzwarth Gas Turbine with Curtis + Rateau Compressor 

1930 Frank Whittle, England Aero Gas Turbine (Jet Engine) 

1938 Brown Boveri – Neuchatel, Swiss 1st commercial Axial Compressor & Turbine 



 
 

7 
 

Perkembangan pada turbin gas yang pesat dimulai pada saat perang dunia, 

dimana turbin gas diaplikasikan pada pesawat yang sukses, karena [1] 

• Rasio daya terhadap berat yang tinggi. 

• Sistem tanpa reciprocating mereduksi getaran dan realibilitas tinggi 

• Penggunaan pelumas yang sedikit dan kecepatan penggunaan tinggi. 

• Tekanan yang diperlukan rendah. 

 

Puncak dari perkembangan turbin gas terjadi pada tahun 1905, turbin gas 

komersial pertama berhasil dihasilkan oleh Brown Boveri dan digunakan pada 

Marcus Hook Refinery of The Sun oil Company, Philadelphia, yang 

menghasilkan 5300 kWatt (4400 kW gas bertekanan dan 900 kW listrik). 

Selanjutnya, Boveri menghasilkan turbin gas yang digunakan untuk pembangkit 

daya (sebagai generator) di Neuchatel, Switzerland, pada tahun 1938 [3]. 

 

Gambar 2.1. Turbin gas generator komersial pertama, Zurich, 1939 [3]. 

 

Hingga saat ini turbin gas telah banyak digunakan untuk berbagai macam 

aplikasi, antara lain digunakan pada pesawat, industri, pembangkit daya, 

pembangkit daya portabel, hingga pada tahun 1970-an dikembangkan turbin gas 

mikro. 
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Gambar 2.2. Aplikasi Turbin Gas Pada (a) Pesawat [20], (b) MGT [1],              

(c) pembangkit portabel, dan (d) pembangkit kapasitas besar [21] 

 

2.2.DEFINISI TURBIN GAS 

Turbin gas merupakan mesin penggerak mula yang menggunakan udara 

sebagai fluida kerja dan termasuk dalam klasifikasi mesin turbo (mesin turbo). 

Mesin turbo merupakan media pemindah energi dimana energi dipindahkan 

menuju, atau dari fluida yang mengalir secara kontinu berdasarkan gerak dinamis 

yang berasal dari satu baris atau lebih sudu bergerak. Sudu merubah entalpi 

stagnan dari fluida bergerak dengan menghasilkan kerja [22]. 

Turbin Gas terdiri dari tiga komponen utama, yaitu: kompresor 

(compressor), ruang bakar (combustion chamber), dan turbin (turbine). Udara 

bertekanan yang keluar dari kompresor digunakan sebagai udara pembakaran, 

dimana gas hasil pembakaran bertekanan dengan temperatur tinggi akan 

diekspansi oleh turbin dengan rasio tekanan tertentu. Berputarnya turbin akan 

membuat kompresor berputar sehingga menghasilkan udara baru yang bertekanan 



 
 

9 
 

untuk digunakan sebagai udara pembakaran dan akan berulang secara kontinu. 

Skema sederhana pada sistem turbin gas ditunjukkan pada gambar 2.3: 

Fuel 

Air 

Compresor Turbine

Combustion 

chamber 

Exhaust gas 

Power input 

Gambar 2.3. Skematik Turbin Gas  

 

2.3.TURBOMACHINES (MESIN-MESIN TURBO) 

Komponen mesin turbo terdiri atas dua kategori [22], yaitu: komponen 

yang menggunakan daya untuk meningkatkan tekanan fluida (komporesor, 

pompa, exhaust fan) dan komponen yang menghasilkan daya dengan 

mengekspansi fluida dengan tekanan yang menurun (turbin angin, turbin uap, dan 

turbin gas). 

Lebih jauh, komponen-komponen pada mesin-mesin turbo dapat 

dikategorikan berdasarkan jenis aliran yang melewati rotor, yaitu aksial dan 

radial. Komponen dengan pola aliran pararel terhadap sumbu putar dikenal 

dengan komponen mesin turbo dengan aliran aksial. Komponen dengan pola 

aliran tegak lurus terhadap sumbu putar dikenal dengan komponen mesin turbo 

dengan aliran radial. Perancangan mesin turbo didasari pada hukum-hukum 

mekanika fluida dan termodinamika [22] , yaitu:  
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a. Persamaan Kontinuitas 

Persamaan kontinuitas juga dikenal dengan konservasi massa, yang berarti 

bahwa pada suatu volume kendali, jumlah massa fluida adalah tetap [26]. 

 ………………………………………………..………………..(2.1) 

Laju perubahan massa pada elemen fluida = Laju alir massa pada elemen fluida 

b. Hukum Termodinamika I dan Persamaan Aliran-Tunak 

Hukum termodinamika I menyatakan bahwa perubahan energi (ΔE) sistem 

pada suatu proses sama dengan perubahan antara energi masuk (Ein) dengan 

energi keluar (Eout) pada sistem tersebut. Hukum ini juga dikenal dengan prinsip 

konservasi energi [27]. 

 ………………………………..………………..(2.2) 

Proses aliran-tunak diartikan sebagai sebuah proses dimana fluida 

mengalir melalui sebuah volume kendali secara tunak [27]. Perubahan properti 

fluida hanya terjadi pada volume kendali. Berarti, volume, massa, dan energi total 

fluida pada sebuah volume kendali bernilai konstan. 

Pada sebuah volume kendali: 

 …………………………………..…………………….(2.3) 

 

Gambar 2.4. Volume Kendali [22] 
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c. Persamaan Momentum 

Persamaan momentum merupakan korelasi antara jumlah gaya-gaya luar 

yang bekerja pada elemen fluida (ΣF) terhadap akselerasi yang dialami 

(perubahan terhadap waktu (d/dt) momentum M). Persamaan momentum 

merupakan aplikasi dari hukum gerak Newton pada momen dari sebuah gaya. 

Aplikasi ini selanjutnya menjadi dasar analisa perpindahan energi pada mesin-

mesin turbo [22]. Untuk proses aliran tunak, perubahan momentum sama dengan 

perubahan kecepatan aliran masuk cx1 dan kecepatan aliran keluar cx2 ; 

 …………………………………………………………(2.4) 

Maka, pada mesin turbo, jumlah vektor dari seluruh gaya luar pada sistem 

dengan massa m yang berada pada sumbu A-A sama dengan laju momentum 

sudut sistem pada sumbu A-A tersebut pada suatu volume kendali. Untuk proses 

aliran tunak, momen dari momentum sama dengan perubahan kecepatan 

tangensial aliran cθ1 dan kecepatan tangensia laliran keluar cθ2 ; 

 …………………………………………………(2.5) 

Dengan r adalah jarak pusat massa dari sumbu putar sepanjang normal 

sumbu dan cθ adalah kecepatan sudut tegak lurus terhadap sumbu dan radius 

vektor r.  
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Gambar 2.5. Volume kendali pada mesin turbo [22] 

Pada mesin turbo yang berputar dengan kecepatan ω, kombinasi dari 

Hukum Termodinamika I dan Konservasi Momentum akan menghasilkan 

Persamaan Kerja Euler (Euler’s Work Equation). 

 ……………………….……….(2.6) 

Yang dapat ditulis sebagai: 

 

 ……………………………………………….……….(2.7) 

Dengan : W : kerja yang dihasilkan 

  h : entalpi 

  U : kecepatan sudu, energi dalam 

  cθ : kecepatan tangensial. 

Persamaan Euler yang ditulis dalam bentuk lain, yaitu: 

  ………………………………………………………..(2.8) 

Dengan  h0 : entalpi stagnan (kJ/kg) 

  u : kecepatan sudu (energi dalam) (kJ/kg) 

  cθ : kecepatan absolut (tangensial) (m/s) 

  I : rotalpi 

Rotalpi merupakan fungsi yang bernilai konstan pada sebuah mekanisme 

yang berputar (rotating machine). Apabila rotalpi dituliskan sebagai bentuk 

entalpi konstan; 

 ……………………………………………………….(2.9) 

d. Hukum Termodinamika II 
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Hukum Termodinamika II menyatakan bahwa sebuah proses terjadi hanya 

pada arah tertentu, dan tidak berlaku untuk sebaliknya. Properti termodinamika 

yang mengkorelasikan fenomena ini disebut sebagai entropi [27]. 

Sebuah proses dengan siklus aktual tak-mampu balik, nilai kalor tidak 

akan bertambah pada setiap tahap siklusnya. Nilai kalor akan selalu berkurang 

atau tetap untuk setiap siklusnya. Hal ini mendasari persamaan Clausius 

Inequality yang didefinisikan sebagai perubahan kalor yang dibagi terhadap 

temperatur pada lapisan batas dalam sebuah integral tertutup nilai Q selalu lebih 

kecil atau sama dengan nol. Pada proses berlangsung dengan internally reversible, 

maka nilai-nilai proses akan bernilai sama dengan keadaan awal, dengan arah 

yang berlawanan. 

 ……………………………………………………….(2.10) 

Persamaan ini berlaku apabila dilihat dari sisi kondisi (pada setiap siklus), 

bukan pada hasil dari sebuah proses. Perubahan kalor yang dibagi dengan 

temperatur disebut dengan entropi.  

 ………………………………..(2.11) 

Jika proses yang terjadi merupakan proses adiabatis , maka: 

 ………………………………………………………………..(2.12) 

Jika proses yang terjadi merupakan proses mampu-balik: 

 ………………………………………………………………..(2.13) 

Untuk proses yang terjadi secara adiabatik dan mampu-balik, nilai entropi 

tidak berubah, yang disebut sebagai proses isentropika. Sistem mesin turbo 

merupakan sistem yang berlangsung secara adiabatik, atau dianggap adiabatik. 
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Oleh karena itu untuk kompresi dan ekspansi, proses adiabatik merupakan proses 

terbaik yang dapat dicapai [22]. 

 …………………………………..……………………(2.14) 

Dengan ;  maka: 

 ………………………………………………………..(2.15) 

e. Persamaan Bernoulli 

Persamaan Bernoulli merupakan persamaan yang sangat membantu dalam 

menunjukkan relasi antara perubahan tekanan terhadap kecepatan dan perubahan 

ketinggian pada suatu aliran lurus [28]. 

 ………………………………..(2.16) 

Persamaan Bernoulli antara lain berlaku untuk fluida dengan jenis: 

1. Aliran tunak 

2. Tanpa gesekan 

3. Aliran lurus 

4. Aliran tak-mampu mampat 

Pada mesin turbo, persamaan Bernoulli dapat diterapkan apabila jenis 

aliran yang terjadi merupakan jenis aliran tunak menurut persamaan dengan 

proses adiabatis. 

Apabila persamaan Bernoulli diaplikasikan pada sebuah volume kendali 

yang sangat tipis, maka persamaan dapat ditulis sebagai: 

 ………………………………………………………(2.17) 

Apabila pada aliran tidak terjadi tegangan geser, maka aliran akan menjadi 

isentropika [22]. Dengan ; 
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 ……………………………………..…….…..(2.18) 

f. Aliran mampu mampat (Compressible flow) 

Operasi Turbomachinary memerlukan laju alir yang tinggi yang 

menyebabkan sudu berputar dengan kecepatan yang sangat tinggi. Hal ini 

menyebabkan terjadinya aliran mampu-mampat [22]. Tingginya kecepatan putar 

sudu hingga melebihi kecepatan suara menjadikan komponen analisa bertambah, 

yang disebut dengan Mach Number. 

  ………………………………….……………………(2.19) 

Mach number adalah rasio antara kecepatan aliran dengan kecepatan 

suara. Mach Number yang semakin besar mendifiniskan bahwa efek 

kompresibilitas suatu fluida akan semakin besar dan sebaliknya. Kompresibilitas 

suatu fluida menyebabkan nilai massa jenisnya tidak lagi dapat dianggap konstan 

karena terjadi gradien tekanan [29]. 

Menurut Dixon, pada mesin turbo, suatu fluida dikatakan bersifat mampu-

mampat apabila Mach Number bernilai 0.3 yang diiringi dengan perubahan masa 

jenis. Melalui fungsi dari Mach Number, nilai dari properti-properti dalam 

keadaan statis dan stagnan dapat diketahui.  

Fluida yang mengalir pada kecepatan tinggi membutuhkan analisis tiga 

dimensi yang rumit, oleh karena itu, analisa dapat disederhanakan dengan keadaan 

stagnan. Keadaaan stagnan adalah keadaaan teoritis dimana suatu aliran berada 

pada kondisi tak-bergerak (motionless) seutuhnya yang terjadi secara isentropika 

[30]. Beberapa properti yang dapat direpresentasikan dalam keadaan stagnan 

antara lain temperatur, tekanan, dan massa jenis. Keadaan stagnan dapat 

disimbolkan dengan subskrip “0”. Dixon mengemukakan bahwa properti stagnan 
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pada suatu aliran adalah properti statis yang diukur apabila aliran berlangsung 

secara isentropik. 

Nilai entalpi stganan: 

  ………………………………………….……………(2.20) 

 

Nilai temperatur: 

 ……………………………………….(2.21) 

Dengan , maka temperatur stagnan 

 ……………………………………….…………….…(2.22) 

Relasi properti untuk fluida mampu mampat,  

Relasi antara tekanan stagnan dan statis: 

 ………………………….…………….(2.23) 

Perbandingan tekanan stagnan antar keadaan: 

 ………………………………………………………..(2.24) 

Relasi antara massa jenis stagnan dan statis: 

 ………………………………………………..(2.25) 

 ………………………………………………………………. (2.26) 

 

2.4.TURBOCHARGER 

2.4.1. Mekanisme Turbocharger 
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Turbocharger merupakan suatu divais yang terdiri dari kompresor, turbin, 

dan satu buah poros berikut bantalan yang menghubungkan keduanya, dimana 

kompresor dan turbin berada di dalam volute masing-masing. Turbocharger 

digunakan untuk mengekspansi gas hasil pembakaran melalui turbin dan 

menyediakan udara pembakaran baru yang bertekanan melalui kompresor. 

Aplikasi turbocharger merupakan salah satu langkah untuk meningkatkan 

tekanan dan laju alir udara masuk ruang bakar yang dikompresi oleh kompresor. 

Aplikasi turbocharger pada motor Diesel dapat menurunkan konsumsi bahan 

bakar spesifik antara 3-14 %. Peningkatan tekanan pada kompresor sentrifugal 

dilakukan oleh impeller yang terdiri dari sudu-sudu radial yang seragam. Oleh 

karena itu, karakteristik aliran pada satu sudu akan merepresentasikan 

karakterisitk aliran secara keseluruhan sehingga analisa dapat dilakukan pada satu  

sudu saja [31]. 

Pada kompresor sentrifugal, udara masuk dan mengenai sudu secara 

aksial. Selanjutnya udara akan mengalir sesuai dengan profil sudu menuju bagian 

belakang impeller, sehingga udara akan meninggalkan sudu secara radial. Udara 

yang meninggalkan sudu akan melalui diffuser untuk menuju volute, dengan 

tekanan yang meningkat.  

 

Gambar 2.6. Holset Turbocharger GT35: GTX3582R [32] 

2.4.2. Sistem Pelumasan dan Pendinginan Pada Turbocharger 
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Pelumasan pada turbocharger dilakukan pada bagian bearing housing 

yang terdapat jalur masuk dan keluar oli. Pada turbocharger, sistem pelumasan 

merupakan sistem yang sangat vital pada sebuah turbocharger, karena memiliki 

dua fungsi utama, yaitu sebagai pelumas yang melumasi bantalan sehingga 

terbentuk lapisan hidrodinamis oli dan sebagai pendingin poros ketika berputar 

berputar [31]. Secara umum, penggunaan pelumas kendaraan bermotor dengan 

jenis 20W-50 atau 10W-40 dapat digunakan untuk turbocharger dengan tekanan 

oli sebesar 3-5 psi [33].  

Pada beberapa jenis turbocharger, untuk meningkatkan laju pendinginan, 

terdapat aplikasi pendingin tambahan air pendingin dan intercooler. Intercooler 

merupakan penukar kalor yang berfungsi untuk mendinginkan udara hasil 

kompresi menuju ruang bakar [33]. Putaran kompressor hingga 100.000 rpm akan 

menghasilkan panas. Panas yang terjadi pada poros juga merupakan akumulasi 

dari Turbine Inlet Temperture (TIT) yang dapat mencapai 900oC. Oleh karena itu, 

sistem pelumasan dan pendinginan yang tidak berjalan dengan baik akan 

menyebabkan kegagalan pada turbocharger. 

  

Gambar 2.7. (a) Intercooler, (b) Kegagalam turbin [33] 

 

2.4.3. Unjuk Kerja Turbocharger 

Unjuk kerja turbocharger ditentukan oleh spesifikasi tertentu sesuai 

dengan kriteria yang dibutuhkan [31,34], antara lain: 
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a. Jenis sudu kompresor    

b. Diameter inducer sudu 

c. Diameter exducer sudu  

d. Trim kompresor dan turbin    

e. A/R kompresor dan turbin    

f. Jumlah blade kompresor dan turbin (full blade dan spliter blade)    

 

Gambar 2.8. Spesifikasi fisik turbocharger [35] 

 

Nilai trim menyatakan perbandingan antara diameter inducer dan diameter 

exducer. Semakin besar nilai trim, maka jumlah udara yang dikompresi akan 

semakin besar dengan rasio tekanan yang mengecil, dan sebaliknya. 

 ………………………………………………..(2.27) 

Rasio A/R menyatakan rasio antara luas penampang terkecil dari luas 

penampang A pada jalur masuk volute turbin/kompresor sebelum aliran 

berkembang dan jarak R dari pusat sudu turbin ke titik pusat penampang A. 

Semakin besar rasio A/R, maka kecepatan poros juga akan semakin besar. Secara 

umum, rasio A/R bernilai 0.3< A/R < 1. 
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Gambar 2.9. Penampang Turbocharger [31] 

 

Secara umum, unjuk kerja turbocharger dapat direpresentasikan pada 

compressor performance map. Media ini menunjukkan relasi antara rasio tekanan 

total terhadap fungsi dari laju alir massa pada setiap nilai kecepatan [17]. Dengan 

kata lain, performance map menunjukkan karakteristik kerja dari sebuah 

kompresor. 

 

2.5. SIKLUS KERJA TURBIN GAS 

Turbin gas beroperasi dengan menggunakan siklus termodinamika 

Brayton. Siklus ideal Brayton memenuhi Hukum I Termodinamika, dimana 

diasumsikan tidak terjadi perubahan pada energi kinetik dan potensial, yang 

memenuhi persamaan-persamaan berikut; [17]. Indeks 1 dan 2 menunjukkan 
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udara masuk dan keluar kompresor, indeks 3 dan 4 menunjukkan masuk dan 

keluar turbin. 

 

Kerja Kompresor 

 …………………………….……………….…………(2.28) 

Kerja Turbin 

 ……………………………….………….……(2.29) 

Kerja Total 

 …………………………………………………….….(2.30) 

Kalor Masuk Sistem 

 …………………….….(2.31) 

Efisiensi Isentropika Kompresor 

 ………………………………………………………….…….(2.32) 

Efisiensi isentropika Turbin 

 ……………………………………………………….……….(2.33) 

Efisiensi Siklus 

 ……………………….……………………….………………(2.34) 
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Gambar 2.10. Skematik turbin gas 

 

 

Gambar 2.11. Siklus Brayton Ideal [16] 

 

2.6. MICRO GAS TURBINE 

Micro gas turbine (MGT) didefinisikan sebagai sistem turbin gas dengan 

daya kurang dari 200kW dengan bahan bakar diesel atau gas alam [7]. Kriteria 

utama dalam merancang turbin gas mikro adalah biaya perancangan, efisiensi, dan 

emisi, serta dimensinya yang harus kompak. Micro Gas turbine biasanya 

dirancang dengan temperatur masuk turbin (TIT: Turbine Inlet Temperature) 

sebesar 800-900oC dengan rasio tekanan pada kompresor dan turbin sebsesar 3-5, 

dan dengan efisiensi termal 40% [2].  

MGT menggunakan kompresor dan turbin radial yang berdimensi lebih 

kecil daripada kompresor dan turbin aksial yang biasa digunakan pada turbin gas 
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konvensional. Maka untuk mendapatkan rasio tekanan yang diperlukan, 

kompresor dan turbin harus dapat bekerja pada kecepatan tinggi (lebih dari 500 

m/s). Pada kecepatan ini, pola aliran akan menjadi transonic, dengan Mach 

Number dan massa jenis yang meningkat, sehingga pola aliran yang terjadi pada 

kecepatan ini perlu untuk dianalisa. 

 

Gambar 2.12. Micro Gas turbine [17] 

 

Perkembangan mikro turbin gas dimulai sekitar tahun 1970-an ketika 

Amerika Serikat mulai mengembangkan kendaraan yang hemat energi bersama 

dengan General Motor, Garret Airsearch, dan Ford Motor Company. 

Pengembangan selanjutnya dilakukan oleh Capstone pada tahun 1990-an dengan 

merancang mikro turbin dengan aplikasi turbocharger otomotif [1]. Saat ini, 

turbin gas mikro telah banyak diaplikasi pada banyak bidang, diantaranya 

digunakan sebagai pembangkit daya. 
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Gambar 2.13. Aplikasi Turbin Gas Mikro [1] 

 

Tabel 2.2. Aplikasi Turbin Gas Mikro [1] 

Aplikasi Kebutuhan Daya Listrik 

Toko Kebutuhan Pokok 40-50kW 

Restoran / SPBU 50-70kW 

Swalayan 150-300kW 

Hypermarket 300-2.000kW 

Rumah Sakit 100-6.000kW 

Gedung Perkantoran 400-3.000kW 

Pabrik ➢ 500kW 

 

2.7.KOMPONEN TURBIN GAS 

Sistem turbin gas terdiri atas 3 komponen utama, yaitu: kompresor, ruang 

bakar, dan turbin. Udara yang masuk ke ruang bakar terlebih dahulu akan di 

kompresi oleh kompresor. Udara setelah proses kompresi selanjutnya akan masuk 

ke ruang bakar dan dicampur oleh bahan bakar, dan keberadaan pemantik akan 
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membuat terjadinya pembakaran. Gas hasil pembakaran yang bertekanan dan 

bertemperatur tinggi ini lalu keluar melalui ekspansi turbin. 

2.7.1. Kompresor 

Kompresor merupakan komponen yang digunakan untuk meningkatkan 

tekanan pada gas yang mengalir [22,23]. Pada turbin gas, kompresor merupakan 

salah satu komponen yang sangat mempengaruhi efisiensi kerja sistem. Oleh 

karena itu, salah satu langkah untuk meningkatkan efisiensi termal dari turbin gas 

adalah dengan meningkatkan efisiensi dari kompresor, antara lain dengan 

meningkatkan entalpi, kecepatan, rasio tekanan, laju alir massa. Kompresor yang 

biasa digunakan pada turbin gas terdiri dari dua jenis, yaitu kompresor aksial dan 

kompresor sentrifugal. 

a. Kompresor aksial 

Kompresor aksial merupakan jenis kompresor dimana fluida kerja akan 

mengenai sudu pada arah aksial. Selanjutnya, fluida kerja akan mengalami 

percepatan dan akan didifusikan untuk menghasilkan kenaikan tekanan yang 

diinginkan. Percepatan dihasilkan dari baris sudu yang berputar (rotor), dan 

didifusikan oleh sudu diam (stator). Proses difusi akan menurunkan kecepatan 

fluida dan meningkatkan tekanan fluida menuju sudu berikutnya setelah melewati 

rotor tingkat satu [24].   

 Rasio tekanan yang dihasilkan untuk setiap tingkat pada kompresor 

aksial biasanya sebesar 1.1:1 s.d. 1.4:1. Maka untuk mendapatkan rasio tekanan 

yang lebih besar, digunakan lebih dari satu tingkat. Secara umum, kompresor 

aksial bertingkat dapat terdiri hingga 19 tingkat dengan rasio tekanan hingga 40:1 
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[3,17]. Secara umum, kompresor aksial digunakan untuk mendapatkan laju massa 

yang besar dengan rasio tekanan yang kecil. 

 

Gambar 2.14. Segitiga Kecepatan Pada Kompresor Aksial [22]. 

  

Gambar 2.15. Kompresor aksial  jet BMW-003A dengan rotor dan stator [25]. 

 

b. Kompresor Sentrifugal 

Kompresor sentrifugal merupakan jenis kompresor dimana fluida kerja 

akan mengenai sudu secara radial (tegak lurus sumbu). Kompresor sentrifugal 

terdiri atas beberapa bagian penting, yaitu: volute, inducer, blade, (hub, shroud, 

eye), diffuser. Inducer berfungsi untuk meningkatkan momentum angular fluida 

tanpa meninyebabkan radius putar meningkat. [17,19] 
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Gambar 2.16.  Skematik sudu kompresor sentrifugal [17] 

 

Sudu (blade) berfungsi untuk meningkatkan energi fluida dengan 

kecepatan tertentu yang mengenai sudu dengan memutarnya ke arah radial 

sehingga momentum sudut dari fluida tersebut akan meningkat. Sudu pada 

kompresor sentrifugal dapat berputar hingga lebih dari 100.000 rpm dengan 

kecepatan transonic sehingga untuk mengetahui karakteristik aliran pada 

kecepatan ini, diperlukan suatu proses komputasi [17]. 

     

Gambar 2.17. Kompresor Sentrifugal [8] 
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Setelah melewati sudu, fluida lalu menuju diffuser sehingga kecepatan 

fluida berkurang dan tekanan fluida akan meningkat. Dengan kata lain difuser 

berfungsi untuk mengubah energi kinetik fluida yang meninggalkan sudu menjadi 

tekanan.  

 

Gambar 2.18. Segitiga kecepatan [22] 

 

Pada kompresor sentrifugal, fluida mengalir dalam sebuah ruang tertutup 

yang disebut sebagai volute. Volute merupakan rumah dari sudu yang berfungsi 

untuk mengumpulkan aliran fluida dari diffuser menuju luar (ruang bakar). 

Terdapat dua jenis difuser yang biasa digunakan pada kompresor sentrifugal, yaitu 

vaned diffusser dan vaneless diffusser. 

    

Gambar 2.19. (a) Vaned diffuser, (b) vaneless diffuser [24] 
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Secara umum, kompresor sentrifugal digunakan ketika dibutuhkan rasio 

tekanan yang tinggi dan laju alir yang rendah. Kompresor sentrifugal 

menghasilkan rasio tekanan yang lebih besar hingga 12 kali daripada kompresor 

aksial untuk setiap tingkat [24]. Kompresor sentrifugal juga memiliki kinerja yang 

halus serta kehandalan yang tinggi, yang menjadikan kompresor jenis ini lebih 

mahal dibandingkan kompresor aksial.  

 

Gambar 2.20. Karakteristik Kerja Kompresor [3] 

 

Pada kompresor sentrifugal, rugi-rugi yang terjadi dapat diuraikan dalam 

dua kategori, yaitu: rugi pada rotor dan rugi pada difuser [3]. 

1) Rugi-rugi pada rotor 

a) Rugi karena daya kejut pada rotor. Terjadi pada area inlet. Desain dari area 

masuk sudu yang lebih baik dapat menghindarkan rugi ini sehingga udara 

yang masuk akan secara bertahap dialirkan menuju sudu untuk 

menghindarkan beban kejut terjadi.  

b) Incidence Loss. Terjadi apabila arah aliran masuk membentuk sudut 

dengan kemiringan sudu yang dapat mereduksi aliran. 
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c) Rugi karena gesekan. Terjadi karena torsi yang dihasilkan gesekan pada 

difuser. Rugi ini juga dapat disebabkan karena seal dan bantalan. 

d) Diffusion-blading loss. Rugi ini terjadi karena penurunan kecepatan yang 

terjadi pada lapisan batas. Hal ini akan menyebabkan terjadinya pemisahan 

pada aliran (flow separation) 

e) Clearance Loss. Rugi ini disebabkan karena perbedaan kecepatan antara 

sudu yang menggerakkan dengan sudu yang digerakkan menyebabkan 

terjadinya percepatan Coriolis. Disebabkan perbedaan tekanan pada 

impeller dan volute. 

f) Skin Friction Loss. Rugi ini timbul karena gaya geser pada dinding 

impeller oleh gesekan yang turbulen. 

2) Rugi-rugi pada stator 

a) Recirculating Loss. Rugi ini timbul karena aliran balik pada keluaran 

impeller dan merupakan fungsi dari sudut udara keluar. Apabila laju udara 

menurun, sudut alir keluar akan meningkat. 

b) Wake-mixing loss. Rugi ini timbul dari sudu impeller dan menyebabkan 

timbulnya vaneless space di belakang rotor. 

c) Rugi pada difuser  tanpa bilah. Rugi ini terjadi pada vaneless diffuser dan 

terjadi karena gesekan dan sudut alir absolut. 

d) Rugi pada difuser berbilah. Terjadi karena pembebanan pada sudu dan 

rasio vaneless space.  

e) Rugi keluaran. Rugi ini diasumsikan terjadi karena 0.5 dari energi kinetik 

yang meninggalkan vane terbuang. 
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c. Material Kompresor 

Kondisi operasi kompresor sentrifugal yang bekerja dengan kecepatan 

sanagt tinggi memberikan tegangan sentrifugal yang tinggi pada suduSelain 

karena tegangan yang tinggi, kecepatan yang tinggi ini juga akan berpengaruh 

pada temparatur kompresor. Verstarete et al mengemukakan bahwa tegangan 

geser ijin merupakan fungsi dari temperatur material. Maka, perlu dilakukan 

pemilihan material yang tepat untuk kompresor sentrifugal. Beberapa jenis 

material yang biasa digunakan, antara lain; 

• High-Strength Titanium Alloy grade 5 (Ti-6Al-4 v) [3,16,32] dengan properti: 

• Aluminium RR 58 [3]. 

• Stainless Steel: A286, Greek Ascology, FV 535, FV 520, 17-4 Ph, 403 [3]. 

• Precipitation Hardening Super Alloy: Inco 718, Nimonic 901 [3]. 

 

2.7.2 Ruang Bakar 

Ruang bakar merupakan tempat terjadinya pembakaran dimana udara 

bertekanan hasil kompresi bercampur dengan bahan bakar yang menghasilkan 

gas hasil pembakaran dengan temperatur tinggi. Hasil pembakaran berupa energi 

panas ini lalu diubah menjadi energi kinetik oleh turbin. Ruang pembakaran dari 

turbin gas merupakan rekayasa perangkat yang kompleks dicirikan oleh 

berlangsungnya serangkaian proses physicochemical, antara lain: berlangsung 

dinamika gas nonstasioner, pembakaran turbulen dari berbagai jenis bahan bakar, 

panas dan pertukaran massa, dan pembentukan oksida NOx, CO, dll [37]. 

Komponen-komponen ruang bakar antara lain: 
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1. Combustion Liners: berlangsungnya pembakaran. 

2. Fuel Nozzle: media masuknya bahan bakar ke dalam combustion liner. 

3. Ignitors (Spark Plug): penghasil bunga api ke dalam ruang bakar sehingga 

campuran bahan bakar dan udara dapat terbakar. 

4. Transition Pieces: berfungsi untuk mengarahkan dan membentuk aliran gas 

panas agar sesuai dengan ukuran nosel. 

5. Cross Fire Tubes: berfungsi untuk menghasilkan nyala api yang seragam pada 

combustion chamber. 

6. Flame Detector: untuk mendeteksi proses pembakaran terjadi. 

 

Gambar 2.21. Ruang bakar [38] 

 

2.7.3 Turbin 

Turbin merupakan komponen mesin turbo yang menghasilkan daya 

dengan melakukan ekspansi pada tekanan fluida. Pada turbin gas, gas hasil 

pembakaran dengan temperatur tinggi diekspansi oleh turbin. Seperti halnya 

kompresor, terdapat dua jenis turbin, yaitu turbin aksial dan turbin radial. 
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a. Turbin Aksial 

Turbin aksial merupakan jenis turbin yang banyak pada fluida mampu-

mampat dan banyak digunakan pada sistem turbin gas berdaya. Turbin aksial 

terdiri dari dua jenis, yaitu turbin impuls dan turbin reaksi. Turbin aksial terdiri 

dari dua bagian  utama, yaitu: nosel dan sudu. Fluida pertama kali akan masuk 

turbin melewati nosel dimana pressure drop terjadi sehingga akan melewati sudu 

dengan kecepatan tinggi. 

Turbin aksial terdiri dari dua jenis, yaitu: tubin impuls dan turbin reaksi. 

Turbin impuls memiliki derajat reaksi nol. Derajat reaksi berarti seluruh 

penurunan entalpi yang terjadi menuju nosel, dan kecepatan alir fluida setelah 

keluar dari nosel menjadi sangat tinggi, atau dengan kata lain pada turbin impuls 

tidak terjadi perubahan entalpi. 

Turbin Reaksi merupakan jenis turbin aksial yang paling banyak 

digunakan. Pada turbin reaksi, baik nosel dan sudu berfungsi sebagai nosel 

ekspansi. Kecepatan fluida yang dihasilkan pada turbin reaksi lebih rendah 

daripada turbin impuls, karena pada turbin reaksi terjadi peruban entalpi [17]. 

b. Turbin Radial 

Turbin radial pertama kali digunakan pada tahun 1930-an dengan aplikasi 

pada mesin pesawat jet yang dikombinasikan dengan kompresor sentrifugal yang 

memiliki karakteristik aliran yang sama sehingga dapat dihasilkan efisiensi yang 

lebih tinggi. Kombinasi antara kompresor dan turbin radial diaplikasikan pada 

turbocharger otomotif maupun industri. 
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Kelebihan turbin radial dibandingkan dengan turbin aksial adalah kerja 

yang dihasilkan oleh turbin radial dalam satu tingkat sama dengan 2 tingkat atau 

lebih pada turbin aksial karena kecepatan tip sudu yang lebih tinggi. [17].  

Kerja yang dihasilkan oleh turbin radial ditentukan oleh beberapa 

parameter [17], antara lain: pengaturan putaran, rasio tekanan, dan temperatur 

masuk turbin. Ketidaksesuaian pada karakteristik-karakteristik ini menyebabkan 

unjuk kerja turbin tidak berada pada design point.  

 

2.8. TWO SHAFT GAS TURBINE GT85-2 [39] 

Two Shaft Gas Turbine GT85-2 merupakan aplikasi dari turbin gas mikro 

yang terdiri dari dua poros, dimana gas hasil pembakaran yang diekspansi oleh 

turbin pertama digunakan untuk memutar turbin kedua, yang selanjutnya akan 

memutar poros generator dengan daya keluaran sebesar 7 kW. Berdasarkan data 

akuisisi pada manual book, turbin dan kompresor radial pada turbocharger Holset 

3FD meghasilkan unjuk kerja dengan rasio tekanan 2,2 dan putaran pada 

kompresor sebesar 90.000 rpm. Kinerja kompresor ini digunakan untuk masukan 

proses pembakaran dengan AFR sebesar 70:1 dan temperatur masuk turbin 

sebesar 700oC serta menghasilkan daya keluaran sebesar 7 kW. 

 

2.9. REVERSE ENGINEERING 

Reverse Engineering merupakan suatu proses analisa suatu sistem melalui 

identifikasi komponen-komponennya dan keterkaitan antar komponen, serta 

mengekstraksi dan membuat abstraksi dan informasi perancangan dari sistim yang 

dianalisa tersebut [40]. Konsep reverse engineering pada dunia industri pada 
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dasarnya adalah menganalisa suatu produk baru sejenis, dengan memperkecil 

kelemahan dan meningkatkan keunggulan produk tersebut dengan melakukan 

inovasi [41]. 

Seiring dengan semakin popularnya CAD, metode ini juga semakin 

mendukung berkembangnya reverse engineering sebagai metode untuk 

menghasilkan objek 3D, dimana dimensi dari objek dapat dilakukan dengan 

berbagai cara, yaitu CMM, Laser scanners, CT scanning industri, stuctured light 

digitizer. 

 

2.10. COMPUTATIONAL FLUID DYNAMICS 

Computational Fluid Dynamics (CFD) adalah suatu analisa sistem yang 

melibatkan aliran fluida, perpindahan kalor dan fenomena-fenomena yang terkait 

di dalamnya yang dilakukan dengan simulasi berbasis komputer. Dengan 

menggunakan CFD, hasil penelitian mengenai aliran fluida dan perpindahan kalor 

tidak perlu dilakukan pengujian secara aktual, melainkan dapat terlebih dahulu 

membuat model untuk selanjutnya dilakukan simulasi. Metode CFD memiliki 3 

elemen utama, yaitu: 

1. Pre-Prosessor 

Elemen ini terdiri dari pendefinisian geometri benda kerja yang akan di 

analisa, input data awal, seperti fluida kerja, massa jenis, kecepatan, dll. Melalui 

data ini, komputer akan menganalisa basis kerja CFD, yaitu volume kendali 

dengan membangun mesh. 
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2. Solver 

Pada tahap ini, komputer akan melakukan perhitungan terhadap data-data 

input yang telah diberikan Solver dilakukan dengan proses Iterasi sampai hasil 

perhitungan berbentuk konvergen. 

 

3. Post-Processor 

Tahap ini merupakan hasil perhitungan. Ini antara lain dapat ditunjukkan 

sebagai plot grafik, gambar potongan, trajektori aliran, dll. Selanjutnya, analisa 

dapat dilakukan pada hasil untuk mengetahui fenomena-fenomena yang terjadi 

pada objek kerja. Keuntungan menggunakan metode CFD antara lain [26]:  

a. Mereduksi waktu dan biaya pada sebuah perancangan. 

b. Dapat merepresentasikan operasi sistem yang dalam keadaan nyata sulit untuk 

dilakukan. 

c. Dapat dilakukan penelitian terhadap sistem yang dalam keadaan nyata terlalu 

berbahaya untuk dilakukan. 

 

2.11. VERIFIKASI DAN VALIDASI 

Model simulasi terhadap model geometri yang semakin meningkat telah 

menimbulkan masalah pada penyelesaian dan pengambilan keputusan [42]. Maka, 

timbul konsep agar perancang dapat merasa yakin bahwa hasil rancangannya 

sesuai dengan yang dikehendaki. Konsep tersebut adalah validasi dan verifikasi. 

Validasi terhadap model didefinisikan sebagai pembuktian bahwa proses 

pemodelan yang telah dilakukan dengan menggunakan komputer sudah berada 

dalam rentang akurasi pada aplikasi sesungguhnya dari model tersebut. Sementara 
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verifikasi terhadap model didefiniskan sebagai pemeriksaan terhadap ketepatan 

dalam penggunaan program komputer dan program tersebut telah 

diimplementasikan secara benar terhadap kriteria pada model yang ada. 

 

Gambar 2.22. Simplikasi Verifikasi dan Validasi [42] 

 

2.12. ZERO ENERGY BUILDING 

Zero Energy Building (ZEB) didefinisikan sebagai bangunan yang 

digunakan yang digunakan sebagai hunian atau komerisal yang mampu mereduksi 

kebutuhan energi secara drastis sehingga tercapai efisiensi, yaitu keadaan dimana 

tercapai keseimbangan kebutuhan energi yang disuplai dengan energi terbarukan. 

Adapun Zero Energy Building dapat dibangun dengan beberapa cara, tergantung 

dari tujuan yang ingin dicapai: [18] 

• Net Zero Site Energy : bangunan yang menghasilkan energi sebanyak 

jumlah energi yang digunakan selama satu tahun dikalkukasi dari bangunan. 
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• Net Zero Source Energy : bangunan yang menghasilkan energi sebanyak 

jumlah energi yang digunakan selama satu tahun dikalkulasi dari sumber 

energi. Sumber energi merupakan energi primer yang dibutuhkan untuk 

menghasilkan dan menyalurkan energi ke bangunan. 

• Net Zero Energy Costs : bangunan yang menggunakan energi dengn total 

biaya yang sama dengan jumlah biaya untuk menghasilkan energi. 

• Net Zero Energy Emissions : bangunan yang menghasilkan emisi yang 

jumlahnya sama dengan jumlah emisi yang digunakan untuk menghasilkan 

energi. 

Konsep ZEB menjadi decentralized energy yang menghasilkan daya dan 

energi yang dibutuhkan pada tempat hunian, komersial, maupun industri secara 

swadaya [43]. Desentralisasi energi dapat dilakukan dengan berbagai metode, 

yaitu dengan aplikasi energi surya, sampai dengan aplikasi pembangkit daya, 

yaitu turbin gas.  
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BAB 3 

KOMPRESOR SENTRIFUGAL 

 

2.5. UNJUK KERJA KOMPRESOR SENTRIFUGAL 

Tingkat kerumitan yang tinggi pada aliran kompresor sentrifugal 

menjadikan simplikasi aliran tiga dimensi menjadi satu dimensi tidak 

mencerminkan karakteristik alirannya. Oleh karena itu diperlukan analisa tiga 

dimensi pada kompresor sentrifugal. Persamaan-persamaan yang digunakan untuk 

melakukan analisa bersumber dari Fluid Mechanics and Thermodynamics of 

Turbomachinery, 6th ed, S.L. Dixon dan C.A. Hall (2010), dan Gas Turbines, V. 

Ganesan (1999) 

a) Impeller 

Impeller merupakan salah satu komponen vital pada kompresor sentrifugal 

karena menentukan aliran fluida yang dikompresi. Impeller terdiri dua komponen 

utama, yaitu: inducer dan sudu. Beberapa profil sudu yang biasa digunakan pada 

kompresor sentrifugal, yaitu [16]:  

 

 

Gambar 3.1. Jenis bentuk sudu impeller [16] 
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Pada mesin-mesin turbo, seperti pada kompresor, pompa, turbin, dll, untuk 

merepresentasikan kondisi kinematik fluida dan sudu digunakan konsep segitiga 

kecepatan (speed triangles), yaitu pada sisi masuk dan keluar fluida, dengan sudu 

gerak atau sudu putar [23]. 

 

Gambar 3.2 Segitiga kecepatan pada kompresor sentrifugal, inlet dan outlet [22] 

 

Segitiga kecepatan sebelah kiri merupakan segitiga kecepatan saat fluida 

masuk kompresor sedangkan segitiga kecepatan sebelah kanan merupakan 

segitiga kecepatan ketika fluida meninggalkan kompresor. Dengan kecepatan (N) 

tertentu, maka kecepatan sudu, u dapat ditentukan. [19] 

 …………………………………………..……………………..(3.1) 

Gerak tiga dimensi pada impeller terdiri dari tiga komponen kecepatan, yaitu:  

kecepatan radial (cr), kecepatan tangensial (cv), kecepatan aksial (cx).  

 ……………………………………………..…………..(3.2) 



 
 

41 
 

Berdasarkan ke tiga komponen kecepatan yang terdapat pada sudu kompresor, 

maka rotalpi dapat dituliskan sebagai: 

 …………………………………………(3.3) 

Apabila ruas kanan ditambahkan masing-masing komponen U2, maka: 

 …………………………………………………...…….(3.4) 

Dari segitiga kecepatan,  dan  

 …………………………………………………………(3.5) 

Apabila ; 

 …………………………………………………………(3.6) 

Karena nilai rotalpi I1 dan I2 tetap, I1=I2; maka 

 …………………………………(3.7) 

Kerja spesifik pada fluida; 

  …………………………………………………………(3.8) 

Bagian eye pada sudu merupakan bagain yang perlu untuk dirancang secara 

rinci. Kecepatan fluida pada eye harus sesuai dengan kondisi operasi. Apabila 

kecepatan pada eye sudu terlalu besar akan menyebabkan rugi-rugi tekanan. 

Kecepatan fluida pada eye ditentukan oleh rasio antara radius hub (rh1), dan radius 

shroud (rs1), . 

b) Diffuser  

Difuser berfungsi untuk mereduksi kecepatan fluida yang meninggalkan sudu 

sehingga meningkatkan tekanan. Difuser harus direncanakan dengan baik agar 
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laju difusi sesuai dengan karakteristik operasi. Laju difusi yang terlalu tinggi akan 

menyebabkan bercampurnya aliran serta rugi-rugi yang besar karena adanya 

temperatur stganasi. Apabila laju difusi terlalu rendah, jarak tempuh fluida akan 

semakin besar sehingga rugi akibat gesekan juga semakin besar. Pada kompresor 

sentrifugal, secara umum terdapat dua jenis difuser, yaitu difuser berbilah dan 

difuser tanpa bilah (vaned diffusser dan vaneless diffusser) 

   

  …………………………………………(3.9) 

 

     

Gambar 3.3. (a) Vaned Diffuser [14] dan (b) Vanelss diffuser (Garrett TA31) 

 

c) Faktor Slip 

Meskipun aliran fluida yang meninggalkan sudu kompresor diasumsikan 

terjadi tanpa gesekan (frictionless), aliran fluida ini tidak akan memiliki pola yang 

sama persis dengan pola sudu, yang disebut sebagai slip. Terjadinya slip akan 

menghasilkan sudut antara sudu dengan aliran (β2’). Slip tidak akan terbentuk 

apabila kompresor memiliki jumlah sudu sangat tipis yang tak-hingga, sehingga 

hanya dihasilkan sudut alir relatif (β2). Maka kerja kompresor merupakan fungsi 
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dari slip yang terjadi ketika kompresor beroperasi. Gambar berikut menunjukkan 

segitiga kecepatan dengan dan tanpa terjadinya slip. 

 

Gambar 3.4 segitiga kecepatan slip [22] 

Faktor slip disimbolkan dengan σ: 

 ………………………………………………………………..(3.10) 

Dimana cθ2 adalah komponen tangensial dari kecepatan absolut dari fluida 

yang meninggalkan sudu menurut β2. Sedangkan cθ2’ merupakan komponen 

tangensial dari kecepatan absolut menurut β2’. Dengan , sehingga: 

  …………………………………….………………….(3.11) 

Terdapat beberapa persamaan yang umum digunakan untuk menyatakan faktor 

slip, yaitu Stodola Equation, Stanitz Equation, dan Balje Equation [19]. 

1) Stodola Equation 

Menurut Stodola, kecepatan slip diasumsikan yang terjadi disebabkan karena 

gerak rotasi, dengan nilai slip, σ: 

 ………………………………………………..(3.12) 

Dengan  

 …………………………………….………………………….(3.13) 
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Untuk sudu radial dengan β2 = 90o, maka: 

 ………………………………………………………….…….(3.14) 

2) Stanitz Eqauation 

Persamaan Stanitz berlaku berlaku untuk sudu radial dengan 45o< β2< 90o. 

Kecepatan slip diketahui berdasarkan sudut keluar sudu dan kompresibilitas. 

 ………………………………………………….…….(3.15) 

Untuk β’2 = 90o, 

 ………………………………………………….…………….(3.16) 

3) Balje Equation 

Persamaan Balje berlaku untuk sudu radial dengan β’2 = 90o. 

Dengan  

 ……………………………………………………….(3.17) 

Secara umum, nilai slip yang terjadi berkisar pada angka 0.9 [39] . Maka dengan 

adanya slip yang terjadi, maka kerja yang diterima fluida tidak akan sama dengan 

yang diberikan oleh kompresor, berdasarkan slip yang terjadi. 

 ………………………………………..(3.18) 

 

d) Parameter unjuk kerja kompresor sentrifugal 

Unjuk kerja pada kompresor sentrifugal terdiri dari beberapa parameter, 

antara lain rasio tekanan total, efisiensi, laju alir udara, dan perubahan massa jenis 

fluida yang disebabkan karena efek kompresibilitas fluida. 
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1) Rasio tekanan 

Apabila kompresor diasumsikan bekerja pada gas ideal mampu-mampat, 

perubahan energi: 

 ……………………………….……….(3.19) 

2) Laju alir udara 

Kecepatan yang semakin tinggi akan meningkatkan laju alir udara yang dapat 

dikompresi oleh kompresor pada area tertentu. 

 ………………………………………….…….(3.20) 

 ………………………………………………………..(3.21) 

Dengan k adalah 

  ………………………………………………………..(3.22) 

3) Efisiensi keseluruhan (total-to-total eficiency) ηc:   

 ………………..(3.33) 

 ………………………………………………………..(3.34) 

Dengan: 

h03ss : entalpi fluida keluar difuser (stage isentopic) 

h01  : entalpi fluida masuk sudu 

h03  : entalpi fluida keluar difuser 

To1  : temperatur fluida masuk sudu 

T03ss : temperatur fluida keluar difuser (stage isentropic) 

U2  : kecepatan sudu sisi keluar 

cθ2  : kecepatan absolut sisi keluar sudu (tangensial) 
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Maka Rasio tekanan total: 

 ………………………….…………………….(3.35) 

4) Perubahan massa jenis 

Efek kompresibilitas fluida yang terjadi pada proses kompresi 

menyebabkan nilai massa jenis tidak dapat dianggap konstan. Perubahan 

massa jenis ditunjukkan sebagai: 

 ………………………………….…………………….(3.36) 

e) Sistem Difusi 

Sistem pendifusi pada kompresor sentrifugal terdiri dari difuser dan volute. 

Kompresor sentrifugal secara umum dilengkapi dengan difuser dengan atau tanpa 

bilah.  Difuser berfungsi untuk mengubah energi kinetik pada sudu keluar menjadi 

tekanan statik (static pressure). Sementara volute merupakan komponen akhir dari 

kompresor. Volute merupakan saluran berbentuk spiral dengan luas penampang 

yang semakin meningkat ke arah saluran keluar yang berfungsi untuk menyatukan 

aliran fluida menuju keluaran kompresor. 

 

Gambar 3.5. Konstruksi Volute [22] 

Volute yang umum digunakan terdiri dari dua jenis, yaitu symmetric volute 

dan overhung volute. 
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Gambar 3.6. Jenis-jenis volute [22] 

f) Compressor Performance Map 

Compressor Performance Map menunjukkan relasi antara rasio tekanan 

total terhadap fungsi dari laju alir massa pada setiap nilai kecepatan. [17]. Dengan 

kata lain, performance map menunjukkan karakteristik kerja dari kompresor, 

sesuai dengan perancangannya. Namun, secara umum, unjuk kerja kompresor 

paling optimum berada pada lines of constant, yaitu dimana dimana rasio tekanan 

yang meningkat diiringi oleh peningkatan laju alir massa.  

Kondisi kerja kompresor yang berada pada surge line akan menjadikan 

unjuk kerja kompresor menjadi tidak stabil. Surge didefiniskan sebagai batas 

bawah dari operasi yang stabil pada sebuah kompresor dan melibatkan aliran 

balik. Kerja kompresor yang berada pada keadaan ini tidak stabil dan terdapat 

aliran balik. Kompresor yang bekerja pada kecepatan tinggi dengan rasio tekanan 

rendah akan menyebabkan terjadinya fenomena choke sehingga peningkatan 

keccepatan tidak diiringi dengan peningkatan laju alir massa.  [17] 
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Gambar 3.7. Compressor Performance Map 

 

3.2. ANALISA CFD PADA SUDU KOMPRESOR SENTRIFUGAL 

Kompresor merupakan komponen terpenting pada turbin gas, karena 

melalui kompresor udara pembakaran disuplai. Berangkat dari hal ini, kompresor 

harus didesain dengan baik untuk mendapatkan unjuk kerja yang optimum. Pada 

kompresor sentrifugal turbocharger, kompresor dapat berputar dengan kecepatan 

lebih dari 100.000 rpm. Pada kecepatan ini, udara menjadi mampu mampat, 

sehingga unjuk kerja kompresor antara lain dipengaruhi oleh: rasio tekanan, 

menurunkan Mach Number pada zona transonic, kompresibilitas fluida, dan 

perubahan massa jenis [12,13].  

Lebih jauh, rugi-rugi yang terjadi pada bagian-bagian tertentu sudu akan 

mempengaruhi unjuk kerja kompresor maupun turbin gas secara keseluruhan. 

Maka untuk menganalisa atau bahkan memperbaiki unjuk kerja dari kompresor, 
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terlebih dahulu harus dimengerti pola aliran yang terbentuk, antara lain pada 

meridional surface. 

 

Gambar 3.8. Meridional Surface sudu kompresor [44] 

 

 

Gambar 3.9. Permukaan meridional dan stream surface of revolution [16] 
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Metode untuk mengetahui pola aliran pada sudu kompresor pada 

meridional surface (permukaan meridional) dan stream surface of revolution 

antara lain metode CFD. Ibaraki et al. [8] pada tahun 2003 membuktikan bahwa 

dengan melakukan simulasi CFD pada permukaan meridional rugi aliran dan rugi 

kejut pada tip sudu dapat dianalisa. Pada tahun 2004, Ibaraki et al. [15] 

menggunakan metode CFD terhadap kompresor pada profil sudu dan permukaan 

meridional untuk melakukan optimisasi dengan terlebih dahulu mengetahui profil 

full blade dan spliter blade kompresor sebelumnya. Sementara beberapa tahun 

sebelumnya, Higashimori et al. pada tahun 1999 melakukan investigasi aliran 

kompresor sntrifugal pada permukaan hisap (suction surface) dan permukaan 

tekanan (pressure surface) [46]. 

 

Gambar 3.10. Permukaan hisap dan  tekanan pada kompresor sentrifugal [46] 

 

Investigasi aliran yang tidak stabil pada kompresor sentrifugal juga 

ditinjau pada permukaan meridional serperti yang dilakukan oleh Ibaraki et al. 

[14]. Selanjutnya optimisasi terhadap kompresor sentrifugal yang dilakukan oleh 

Verstraete et al. pada tahun 2010 [16] juga menggunakan metode CFD pada 
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meridional surface pada bagian hub dan shroud. Sementara pada tahun 2011 

Dickens et al. [13] metode CFD untuk merancang kompresor. Maka profil sudu 

yang dapat merepresntasikan karakteristik kompresor antara lain permukaan 

meridional, baik pada full blade maupun pada spilter blade serta pada bagian 

stream surface of revolution [17]. 

Pada penelitian ini, simulasi CFD dilakukan dengan menggunakan 

perangkat lunak CFDSOF®, dimana dimensi grid yang digunkan pada CFDSOF®
 

diperoleh dari reverse engineering pindat tiga dimensi dengan perantara perangkat 

lunak SolidWorks 2010. 
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BAB 4 

METODOLOGI PENELITIAN 

 

Turbin gas mikro yang digunakan sebagai objek penelitian adalah turbin 

gas mikro dengan kelas daya 7kW, yang terdiri dari kompresor sentrifugal satu 

tingkat dan turbin radial satu tingkat. Penelitian ini terdiri dari dua tahap. Tahap 

pertama merupakan pengujian aktual terhadap sistem untuk mendapatkan 

parameter-parameter karakterstik dari kompresor sentrifugal yang dapat 

merepresentasikan parameter unjuk kerja sistem. Tahap kedua merupakan analisa 

dari profil sudu kompresor sentrifugal yang dilakukan dengan menggunakan 

metode CFD.  

52 
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Manufaktur dan perakitan terhadap model geometris: 

Prototype GT8502

Perancangan terhadap sistem elektronik, 

pengapian,pendinginan turbocharger, dan sistem 

pendukung lain

Reverse Engineering Turbin Gas GT 85-2:

1. Mempelajari sistem dan manual book turbin gas 

GT85-2

2. Melakukan reverse engineering terhadap GT 85-2

Mulai

Pengujian sistem dengan 

variasi kecepatan laju 

bahan bakar

A

Selesai

Pengambilan Data:

1. Temperatur dan tekanan keluar kompresor;

2. Putaran kompresor

3. Temperatur masuk turbin;

4. Laju bahan bakar

Model Geometris GT85-2, kecuali turbocharger

 

Gambar 4.1. Diagram Alir Penelitian 
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Input Computational domain dan jumlah 

dimensi berikut jumlah cell yang terlibat

Vektor Kecepatan

• Membangun Grid perhitngan pada tiap 

dimensi 

• Jumlah segmen pada tiap grid

Pengaturan cell pada computattional domain 

dan pengaturan dinding

Input konstanta fisikal dan kondisi sempadan

Iterasi

Input Dimensi Kompresor: 

Reverse Engineering

A

Verifikasi

Ya

Selesai

Mulai

Tidak

B

 

Gambar 4.2. Diagram Alir Reverse Engineering dan Simulasi CFD Kompresor 
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4.1. PERSIAPAN PENGUJIAN SISTEM 

Pengujian dilakukan dengan menggunakan turbin gas mikro yang 

merupakan prototype dari Two Shaft Gas Turbine GT85-2 dengan daya 7kW, 

yang terdiri dari satu buah turbocaharger otomotif radial dan ruang bakar. 

Prototipe turbin gas dibuat berdasarkan Two shaft Gas Turbine GT 85-2 dari TQ 

Equipment, UK. Pada prototipe, digunakan turbocharger otomotif Garrett TA31 

sebanyak satu buah. 

4.1.1 Peralatan dan perlengkapan Pengujian 

Peralatan dan perlengkapan yang digunakan pada penelitian pada sistem 

turbin gas ini antara lain: 

1. Prototype GT85-2 

 

Gambar 4.3. Model frame dan ruang bakar 
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2. Turbocharger Garrett TA31 

   

Gambar 4.4. Garrett Turbocharger TA31 

 

3. Sistem pendinginan dan pelumasan turbocharger 

Sistem pendinginan dan pelumasan yang digunakan berupa pelumas dengan jenis 

10W-40. Sistem ini terdiri atas pompa oli (Suntec Oil Pump Type-D) [40] dan 

penggerak, serta tempat penampung oli yang dilengkapi dengan pendingin air. 

    

Gambar 4.5. Pompa Oli dan Motor Listrik 

     

Gambar 4.6 Bak pendingin oli 
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4. Pressure Gauge 

Pressure gauge digunakan untuk mengukur tekanan yang terjadi pada area 

keluar kompresor, ruang bakar, dan keluar turbin. 

 

Gambar 4.7. Pressure Gauge 

 

5. Thermocouple 

Thermocouple yang digunakan adalah thermocouple tipe K sebanyak dua 

buah, yaitu pada inlet ruang bakar (outlet compressor) dan pada outlet ruang 

bakar (Turbine Inlet) dengan rentang pengukuran 0oC hingga 1000oC. 

 

6. Flow Control 

Pengendali laju alir digunakan untuk mengendalikan laju alir bahan bakar gas 

dengan jenis rotameter. 

 

Gambar 4.8. Rotameter 
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7. Stroboskop 

Stroboskop digunakan untuk mengukur putaran kompresor (turbin) yang 

berubah sesuai dengan laju bahan bakar. 

 

Gambar 4.9. Stroboskop 

 

4.1.2 Spesifikasi dan Compressor Performance Map Garrett TA31 

Tabel 4.1. Spesifikasi Garrett TA31. 

Tipe Turbocharger Garrett Turbocharger TA31 

Jenis sudu kompresor backward-curved radial 

Jumlah full blade kompresor 6 

Jumlah spliter blade kompresor 6 

Trim kompresor 40 

A/R kompresor 0.5 

Diameter inducer kompresor 47.4 mm 

Diameter exducer kompresor 74.9 mm 

Sudut alir relatif masuk (β1) 32.64 

Sudut alir relatif keluar (β2) 26.5 

Difuser vaneless difusser 
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Gambar 4.10. Compressor Performance Map Garrett TA31 
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4.2. SKEMATIK PENGUJIAN 

Pengujian dilakukan pada prototype GT85-2, dengan pengambilan data-

data yang sesuai dengan parameter karaketristik. Parameter karaketristik ini 

selanjutnya digunakan sebagai input simulasi CFD.  

 

Gambar 4.11. Skematik Pengujian 

 

   

 

Gambar 4.12. Proses pengujian 
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4.3. PARAMETER KARAKTERISTIK 

Pengujian dilakukan untuk memperoleh data-data parameter karaketristik 

yang dibutuhkan untuk analisis. Parameter karakteristik di analisa untuk 

mendapatkan parameter unjuk kerja komponen. Jadi paremeter karaketristik 

merupakan parameter yang merpresentasikan unjuk kerja dari komponen [2]. Pada 

pengujian prototipe MGT, parameter-parameter karakteristik dapat dihasilkan dari 

kompresor antara lain: 

• Putaran kompresor 

• Temperatur masuk kompresor 

• Temperatur keluar kompresor 

• Laju alir massa kompresor 

• Rasio tekanan kompresor 

 

4.4. REVERSE ENGINEERING 

Pada penelitian ini, konsep reverse engineering dilakukan untuk 

mendapatkan model geometri dari kompresor sentrifugal. Metode Reverse 

engineering yang digunakan adalah metode 3D scanning dengan benda kerja 

kompresor sentrifugal dari turbocharger Garrett TA31. Proses scanning 3D ini 

dilakukan dengan menggunakan GOM Optical Measuring Techniques dan 

software GOM Atos.   
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Gambar 4.13. Kompresor Sentrifugal Garrett TA31 

 

Proses pindai yang dilakukan akan dihasilkan berupa titik-titik koordinat 

objek berdasarkan titik referensi yang telah ditetapkan sebelumnya. Titik 

koordinat selanjutnya akan diolah agar menjadi sebuah objek solid melalui proses 

polygonal meshing [41] dan surfacing. Proses dan hasil pindai (scanning) 3D 

dilakukan dalam beberapa tahap, antara lain: 

a. Powdering dan penempelan sticker acuan 

 

Gambar 4.14. Powdering Rotor 
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b. Pengaturan posisi benda kerja pada round table terhadap posisi kamera dan 

Pemilihan bagian benda kerja yang menjadi objek 

     

     Gambar 4.15. Proses pindai 3 dimensi 

 

4.5. COMPUTATIONAL FLUID DYNAMICS 

Pada penelitian ini, metode CFD (Computational Fluid Dynamics) 

digunakan untuk mengetahui pola aliran pada kompresor sentrifugal berdasarkan 

vektor kecepatan pada permukaan meridional antara full blade dan splitter blade. 

Metode CFD dilakukan dengan menggunakan perangkat lunak CFDSOF®, dengan 

nilai input yang diperoleh dari hasil pengujian aktual. Dimensi yang digunakan 

untuk membangun model CFD didapatkan dari hasil reverse engineering (Pindai 

3D) dengan perantara perangkat lunak SolidWorks 2010. Sudu satu dan yang 

lainnya pada kompresor sentrifugal memiliki profil yang seragam, maka simulasi 

dilakukan terhadap satu pasang full blade dan spiltter blade. 

Simulasi CFD dilakukan pada permukaan merodional antara full blade dan 

splitter blade. Simulasi dilakukan dengan variasi terhadap radius dari splitter 
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blade untuk setiap putaran poros yang didapat dari hasil pengujian. Variasi radius 

splitter blade yang disimulasi berjumlah 3 buah, termasuk radius standar, yaitu: 

variasi standar: 26.75mm, variasi a: 25.68mm, dan variasi b: 27.82mm. Sementara 

putaran uji terdii dari 5 titik, yaitu: 7480 rpm, 8002 rpm, 8892 rpm, dan 13000 

rpm. Simulasi dimulai dengan tahap pre-prosesor, yaitu tahap dimana dilakukan 

input unutk membentuk model CFD, yaitu: 

4.5.1 Input domain komputasi: properti yang di-input antara lain: 

1. Dimensi-dimensi pengukuran, yang meliputi: 

a. Radius luar kompresor 

b. Radius full blade 

c. Radius splitter blade 

2. Jumlah dimensi kerja dan jumlah cell untuk setiap arah grid. Masing-

masing grid selanjutnya dapat diatur menjadi beberapa segmen dengan 

jumlah cell akurat. 

3. Pengaturan cell untuk setiap arah grid menjadi dinding, area hitung, inlet, 

outlet, dinding bergerak, dll. 

4. Pengaturan kondisi sempadan: kecepatan, tekanan, temperatur, dll. 

Input domain komputasi selanjutnya akan menghasilkan grid dari model CFD, 

dimana perhitungan dilakukan oleh komputer. Secara lengkap, data-data input dan 

tutorial tersaji pada lembar lampiran. 
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4.5.2 Grid dari model CFD 

Gambar 4.16 menunjukkan grid yang digunakan untuk proses perhitungan 

(solver), dimana cell pada bagian-bagian tertentu, seperti pada tip blade diatur 

dengan jumlah yang lebih banyak dengan kerapatan yang lebih tinggi. 

 

Gambar 4.16. Grid Model CFD 

 

Tahap pre-processor lalu dilanjutkan dengan tahap solver. Pada tahap ini, 

komputer akan melakukan perhitungan terhadap data-data input yang telah 

diberikan Solver dilakukan dengan proses iterasi sampai hasil perhitungan 

berbentuk konvergen. 

 

Gambar 4.17. Proses solver (iterasi) 
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BAB 5 

HASIL DAN PEMBAHASAN 

 

5.1. RANCANG BANGUN SISTEM 

Rancang bangun sistem yang telah dilakukan berupa prototipe dari Two 

Shaft Gas Turbine GT85-2. 

 

Gambar 5.1 Prototype GT85-2 
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5.2. PINDAI TIGA DIMENSI 

Pindai tiga dimensi dilakukan untuk mendapatkan dimensi dan parameter 

karakteristik dari kompresor sentrifugal. Pindai tiga dimensi dilakukan dengan 

menggunakan GOM Optical Measurement Technique dan perangkat lunak GOM 

ATOS. Hasil dari proses pindai 3 dimensi dapat ditunjukkan antara lain dengan 

dokumen dengan ekstensi .txt dan .stl dapat ditunjukkan pada tabel 5.1. 

4.1.3 Dokumen ekstensi .txt 

Hasil pindai tiga dimensi menghasilkan 71882 titik koordinat tiga dimensi, 

yang sebagiannya dapat ditunjukkan menurut tabel 5.1. 

 

Tabel 5.1. Contoh hasil pindai 3D 

No. X Y Z 

1. -37.4633 0.75271 -5.32359 

2. -37.4515 0.523565 -5.95948 

3. -37.4621 0.237209 -5.71973 

4. -37.4474 -0.08515 -5.53096 

5. -37.4221 -0.74362 -5.40713 

6. -37.3201 0.772251 -5.00994 

7. -37.3838 1.196661 -5.04292 

8. -37.4531 -1.06606 -8.33368 

9. -37.4173 -1.20692 -8.68203 

10. -37.3823 -1.57475 -9.17682 
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4.1.4 Dokumen ekstensi .stl 

 

Gambar 5.2. Hasil pindai 3 dimensi 

  

5.3. PENGOLAHAN DATA PINDAI TIGA DIMENSI 

Data yang didapatkan dari hasil pindai tiga dimensi harus diolah terlebih 

dahulu untuk mendapatkan parameter-parameter yang diperlukan, yaitu sudut alir 

relatif masuk dan keluar kompresor (β1 dan β2). Pengolahan hanya dilakukan pada 

satu buah sudu full blade. Hal ini dilakukan karena profil setiap full blade sama 

dan memiliki keseragaman profil dengan spliter blade. 

 

  

Gambar 5.3. Model Gometris 
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Berdasarkan pengolahan data yang diperoleh melalui metode Reverse 

Engineering, maka didapatkan data spesifikasi sebagai berikut: 

 

Tabel 5.2. Spesifikasi sudut 

β1 (deg) α1 (deg) β2 (deg) α2 (deg) 

32.64 57.36 26.5 63.5 

Dengan: 

β1 : sudut alir relatif inlet (o) 

β2 : sudut alir relatif outlet (o) 

 

5.4. DATA HASIL EKSPERIMEN 

Berdasarkan eksperimen yang telah dilakukan, didapatkan data-data 

sebagai berikut: 

 

Tabel 5.3. Data hasil pengujian 

No Fuel (l/min) N (rpm) T2  T3  p2/p1 

1 10 7480 40 373 1.005 

2 12 8002 40 417 1.006 

3 15 8892 41 457 1.007 

4 17 11820 41 487 1.008 

5 20 13000 85 555 1.009 
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5.5. PENGOLAHAN DATA HASIL EKSPERIMEN 

Data hasil eksperimen selanjutnya diolah untuk mendapatkan karakteristik 

kompresor sentrifugal, yaitu kecepatan, Mach number, massa jenis, kerja, laju alir 

massa, dan efisiensi. 

Tabel 5.4. Spesifikasi Kompresor 

Diameter Inducer 47.4 mm 

Diameter Exducer 74.9 mm 

Cp 1005 kJ/kg.K 

R 287 kJ/kmol.K 

Temperatur lingkungan 300,15 K 

 

 

Tabel 5.5. Data pengujian 1 

 

 

 

 

 

No N (rpm) T2 (oC) T3 (oC) p2/p1 β1 α1 β2 α2 γ 

1 7480 40 373 1.005 32.64 57.36 26.5 63.5 1.4 

2 8002 40 417 1.006 32.64 57.36 26.5 63.5 1.4 

3 8892 41 457 1.007 32.64 57.36 26.5 63.5 1.4 

4 11820 41 487 1.008 32.64 57.36 26.5 63.5 1.4 

5 13000 85 555 1.009 32.64 57.36 26.5 63.5 1.4 
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a. Pada sisi inlet kompresor 

u1

w1
c1β1

 

Gambar 5.4. Segitiga kecepatan inlet kompresor 

 

 

 

 

 

 

Maka Temperatur stagnan dapat diketahui 
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Massa jenis fluida stagnan: 

 

 

 

Maka massa jenis fluida yang dikompresi oleh kompresor: 

 

 

 

 

b. Pada sisi outlet kompresor 

u2

w2
β2

c2

cθ wθ2 2

 

Gambar 5.5. Segitiga kecepatan outlet kompresor 
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Maka Temperatur fluida keluar kompresor dapat diketahui 

 

 

 

Temperatur stagnan fluida keluar kompresor: 

 

 

 

Maka massa jenis fluida yang dikompresi oleh kompresor: 
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Hasil perhitungan untuk data-data putaran kompresor berikutnya ditunjukkan 

menurut tabel 5.6 hingga 5.9. 

 

Tabel 5.6. Properti temperatur dan massa jenis 

No 

T1 

(K) 

T 01 

(K) 

T2 

(K) 

T 02 

(K) 

T 02 ss 

(K) 

ρ 

(kg/m3) 

ρ0 

(kg/m3) 

ρ1 

(kg/m3) 

ρ2 

(kg/m3) 

1 313.15 313.5863 313.5966 313.955 314.0339 1.2 1.2 1.194167 1.200138 

2 313.15 313.6493 313.6857 314.096 314.1863 1.2 1.2 1.193328 1.200488 

3 313.15 313.7665 313.7747 314.2815 314.3931 1.2 1.2 1.191768 1.20011 

4 313.15 314.2394 313.8637 314.7595 314.9563 1.2 1.200001 1.185504 1.194988 

5 313.15 314.4677 313.9527 315.0365 315.2746 1.2 1.200001 1.182494 1.193137 

 

 

Pada proses isentropis, rasio panas spesifik akan berubah menurut temperatur 

[27], dengan nilai temperatur keluar kompresor isentropis yang ditunjukkan pada 

tabel 5.7. 
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Tabel 5.7. Properti Isentropis 

No. cp cv γ p02/p01 T02ss (K) 

1. 1.005789 0.718789 1.399282682 1.004157971 313.93963 

2. 1.005789 0.718789 1.399282682 1.005035615 314.0783852 

3. 1.005789 0.718789 1.399282682 1.005812286 315.2618332 

4. 1.005789 0.718789 1.399282682 1.005902924 315.7239268 

5. 1.008815 0.721875 1.397492641 1.006773302 360.1037681 

 

Tabel 5.8. Properti kecepatan inlet 

No u1 (m/s) w1 (m/s) c1 (m/s) a (m/s) M1 

1. 18.5642993 34.4192019 28.98358588 354.7163 0.081709197 

2. 19.8598293 36.82118364 31.00623719 354.7163 0.087411363 

3. 22.0686831 40.91651648 34.45481894 355.2822 0.096978726 

4. 29.3355639 54.3897014 45.80026539 355.2822 0.128912341 

5. 32.2641566 59.81946854 50.37254231 379.3477 0.132787265 

 

Tabel 5.9. Properti kecepatan outlet 

No u2 (m/s) wθ2 (m/s) cθ2 (m/s) cr2 (m/s) c2 (m/s) w2 (m/s) M2 

1. 29.3347 5.8403 23.4944 2.9119 26.2527 13.0891 0.0740 

2. 31.3819 6.2479 25.1340 3.1151 28.0847 14.0025 0.0792 

3. 34.8722 6.9428 27.9294 3.4616 31.2084 15.5599 0.0878 

4. 46.3551 9.2290 37.1262 4.6014 41.4848 20.6836 0.1168 
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5. 50.9828 10.1503 40.8325 5.0608 45.6263 22.7484 0.1203 

 

Maka penampang hisap kompresor: 

 

Dengan:   

 

Sehingga laju massa udara yang masuk kompresor: 

 

 

Efisiensi kompresor: 

 

 

 

 

Tabel 5.10. Properti kerja dan efisiensi  

No A (m2) m (kg/s) 

h2-h1 

(kJ/kg) 

ΔW (kJ/kg) ηc 

1 0.001564 0.054127 764.625057 689.201863 65.270042 

2 0.001564 0.057865 875.069252 788.751759 68.427474 

3 0.001564 0.064222 1080.548433 973.962319 64.857297 
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4 0.001564 0.084940 1909.326864 1720.989418 41.993836 

5 0.001564 0.093354 2309.574812 2081.756606 44.519263 

 

5.6. GRAFIK PROPERTI KOMPRESOR SENTRIFUGAL 

A. Grafik antara rasio tekanan dan kecepatan sudu 

 

Gambar 5.6. Grafik rasio tekanan vs u1 

 

Dengan semakin besar rasio tekanan, laju massa udara yang masuk 

kompresor akan semakin besar, yang dicapai dengan kecepatan yang lebih tinggi. 

Namun, efisiensi tidak akan selalu naik dengan rasio tekanan yang semakin besar 

dan kecepatan yang semakin tinggi. Oleh karena itu, rasio tekanan harus 

dikendalikan agar mencapai kecepatan sudu yang optimum. Gambar 5.9 

menunjukkan kecepatan tertinggi sebesar 32.26 m/s pada rasio tekanan 1.009. 
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Rasio tekanan dapat dikendalikan melalui jumlah bahan bakar sehingga kecepatan 

sudu juga dapat dikendalikan. 

 

 

B. Grafik antara rasio tekanan dan laju alir massa 

 

Gambar 5.7 Grafik rasio tekanan vs  

 

Gambar 5.7 menunjukkan bahwa semakin besar rasio tekanan, maka laju 

alir massa yang dihasilkan kompresor juga semakin besar. Namun, rasio tekanan 

hendaknya dikendalikan untuk mendapatkan laju alir massa yang diinginkan. Hal 

ini dapat dilakukan dengan pengaturan kecepatan putar kompresor [45]. Gambar 

5.7 menunjukkan pada pengujian dengan rasio tekanan tertinggi, 0.09 dihasilkan 

laju alir massa sebesar 0.093 kg/s 
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C. Grafik antara rasio tekanan dan efisiensi 

 

Gambar 5.8. Grafik rasio tekanan vs efisiensi 

 

Rasio tekanan kompresor yang semakin tinggi dihasilkan oleh laju alir 

massa yang semakin tinggi, dimana efisiensi tertinggi sebesar 68.43% dicapai 

pada rasio tekanan 1.006. Namun seperti yang ditunjukkan pada gambar 5.8, 

setelah mencapai nilai maksimum, dengan rasio tekanan yang meningkat, rasio 

tekanan akan menurun.  
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D. Grafik antara laju alir massa dan efisiensi 

 

Gambar 5.9. Grafik  vs efisiensi 

 

Gambar 5.6 menunjukkan bahwa efisiensi akan mencapai puncak seiring 

dengan meningkatnya laju alir massa, lalu akan turun dengan laju massa yang 

terus meningkat, dimana laju massa akan meningkat seiring dengan meningkatnya 

putaran kompresor. Berdasarkan compressor performance map Garrett TA31, 

putaran yang dihasilkan kompresor masih berada pada low speed region sehingga 

terjadi fenomena dimana efisiensi kompresor akan terus menurun pada laju massa 

yang meningkat [15,45]. Pada keadaan ini, kompresor berada pada zona surge 
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dimana aliran menjadi tidak stabil. Gambar 5.6 menunjukkan efisiensi tertinggi 

68.43% dicapai pada laju alir massa 0.093 kg/s. 

 

 

E. Grafik antara Mach Number dan Efisiensi 

 

Gambar 5.10. Grafik M1 vs efisiensi 

 

Rasio tekanan yang semakin besar akan menghasilkan kecepatan yang 

semakin besar, yang berarti laju alir massa udara juga akan semakin besar. 

Namun, nilai efisiensi akan menurun secara drastis seiring dengan semakin 

besarnya kecepatan. Fenomena ini terjadi karena adanya rugi akibat separasi 

aliran pada bagian inducer sehingga menyebabkan lapisan batas pada permukaan 
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sudu yang semakin tebal. Gambar 5.10 menunjukkan bahwa efisiensi terbesar 

68.43% dihasilkan pada nilai Mach Number 0.087.  

 

 

 

5.7. SIMULASI CFD 

Simulasi CFD yang dilakukan dengan CFFDSOF®  bertujuan untuk menganalisa 

pola aliran berdasarkan vektor kecepatan yang terjadi pada permukaan meridional 

antara full blade dan splitter blade. Simulasi dilakukan dengan variasi terhadap 

jari-jari splitter blade. Berdasarkan model CFD yang telah dibangun dengan 

perangkat lunak CFDSOF®, maka didapatkan hasil sebagaimana ditunjukkan pada 

gambar 5.11 hingga 5.25. 

A. Pada kecepatan 7480 rpm (777.92 rad/s) 

Simulasi CFD pada kecepatan 7480 rpm dilakukan dengan splitter blade 

standar dan variasi splitter blade,a yaitu variasi a dengan radius 25.68 mm dan 

variasi b dengan radius 27.82 mm. Analisa simulasi dilakukan pada time step yang 

sama, yaitu pada 0.0107 detik. 

1. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 26.75 mm (r) 
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Gambar 5.11 Vektor Kecepatan variasi splitter blade standar dan N1 

Pada radius splitter blade standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full 

blade, yaitu sebesar17,11 m/s, selisih 7.83% dari kecepatan teoritis, sebesar 18.56 

m/s. Berdasarkan vektor kecepatan yang dihasilkan dengan metode CFD, tampak 

bahwa pada zona hisap (suction surface), kecepatan fluida akan naik pada zona 

tekanan (pressure surface). Setelah melalui zona ini, pada zona tekanan, 

kecepatan fluida akan turun drastis. Penurunan kecepatan yang drastis akan 

menyebabkan zona kecepatan rendah setelah fluida meninggalkan sudu. 

Berdasarkan vektor kecepatan yang ada, fenomena ini terjadi karena adanya 

separasi aliran pada tip full blade, dimana lapisan batas akan semakin tebal. 

 

2. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 25.68 mm (ra) 
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Gambar 5.12 Vektor Kecepatan variasi splitter blade a dan N1 

 

Pada kecepatan 7480 rpm, variasi splitter blade dengan radius 25.68 mm 

akan menurunkan kecepatan sebesar 0.13 m/s (0.76%) daripada splitter blade 

standar. Namun, dengan digunakannya radius splitter blade yang lebih kecil, pada 

gambar tampak bahwa separasi aliran berkurang karena jarak antara full blade dan 

splitter blade yang semakin besar. Hal ini akan membuat fluida masuk menuju 

suction surface secara lebih baik. Akan tetapi, jarak yang lebih jauh dengan tip 

dari full blade akan membuat fluida yang menumbuk dinding  full blade menjadi 

lebih banyak sehingga menyebabkan kecepatan berkurang. 

 

3. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 27.82 mm (rb) 
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Gambar 5.13 Vektor Kecepatan variasi splitter blade b dan N1 

 

 

Pada kecepatan 7480 rpm, variasi splitter blade dengan radius 27.82 mm 

akan mengahasilkan penurunan kecepatan sudu sebesar 0.06 m/s (0.35%) daripada 

splitter blade standar. Fenomena ini dapat terjadi antara lain karena kerja 

kompresor masih berada pada low speed region, atau berada di luar zona kerja 

menurut compressor map. 

 

B. Pada kecepatan 8002 rpm (832.208 rad/s) 

Simulasi CFD pada kecepatan 8002 rpm dilakukan dengan splitter blade 

standar dan variasi splitter blade,a yaitu variasi a dengan radius 25.68 mm dan 

variasi b dengan radius 27.82 mm. Analisa simulasi dilakukan pada time step 

yang sama, yaitu pada 9.999E-03 detik. 
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1. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 26.75 mm (r) 

 

Gambar 5.14 Vektor Kecepatan variasi splitter blade standar dan N2 

Pada kecepatan 8002 rpm, gambar menunjukkan dengan radius splitter blade 

standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full blade, yaitu sebesar 18.2 m/s, 

selisih 8.36% dari kecepatan teoritis, sebesar 19.86 m/s. Fluida keluar dari splitter 

blade akan menumbuk dinding full blade sehingga menyebabkan terjadinya 

separasi aliran pada bagian exducer sehingga menyebabkan terjadinya rugi-rugi 

aliran. Separasi aliran menyebabkan naiknya ketebalan lapisan batas pada tip full 

blade.  

 

2. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 25.68 mm (ra) 
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Gambar 5.15 Vektor Kecepatan variasi splitter blade a dan N2 

 

Dengan radius splitter blade yang lebih kecil, pada kecepatan 8002 rpm, flow 

separation tidak terjadi pada exducer splitter blade, namun pada full blade. 

Akibatnya, kecepatan yang dapat dicapai dengan radius splitter blade berkurang 

hingga 0.03 m/s dari splitter blade standar.  Pada kecepatan yang lebih tinggi, 

rugi-rugi ini akan bertambah, terlebih kompresor belum bekerja pada putaran 

optimumnya, sesuai dengan compressor map. 

 

3. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 27.82 mm (rb) 
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Gambar 5.16 Vektor Kecepatan variasi splitter blade b dan N2 

 

Kecepatan yang dihasilkan pada putaran 8002 rpm dengan radius splitter 

blade 27.82 mm 0.21% dari keadaan standar, yaitu sebesar 18.24 m/s. Pada 

gambar tampak bahwa separasi aliran yang terjadi lebih sedikit daripada splitter 

blade standar sehingga mampu menghasilkan unjuk kerja yang lebih baik. 

 

C. Pada kecepatan 8892 rpm (924.768 rad/s) 

Simulasi CFD pada kecepatan 8892 rpm dilakukan dengan splitter blade 

standar dan variasi splitter blade,a yaitu variasi a dengan radius 25.68 mm dan 

variasi b dengan radius 27.82 mm. Analisa simulasi dilakukan pada time step 

yang sama, yaitu pada 8.998E-03 detik. 

1. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 26.75 mm (r) 
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Gambar 5.17 Vektor Kecepatan variasi splitter blade standar dan N3 

 

Pada radius splitter blade standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full 

blade, yaitu sebesar 20.22 m/s, lebih rendah 8.36% dari kecepatan teoritis, sebesar 

20.07 m/s. Berdasarkan vektor kecepatan yang dihasilkan dengan metode CFD, 

tampak bahwa pada zona hisap (suction surface), kecepatan fluida akan naik pada 

zona tekanan (pressure surface). Setelah melalui zona ini, pada zona tekanan, 

kecepatan fluida akan turun drastis. Penurunan kecepatan yang drastis akan 

menyebabkan zona kecepatan rendah setelah fluida meninggalkan sudu. 

Berdasarkan vektor kecepatan yang ada, fenomena ini terjadi karena adanya 

separasi aliran pada tip full blade, dimana lapisan batas akan semakin tebal. 

 

2. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 25.68 mm (ra) 
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Gambar 5.18 Vektor Kecepatan variasi splitter blade a dan N3 

 

Pada kecepatan 8892 rpm, gambar menunjukkan dengan radius splitter blade 

standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full blade, yaitu sebesar 20.18 m/s, 

lebih rendah 0.19% daripada penggunaan splitter blade standar. Fluida keluar dari 

splitter blade akan menumbuk dinding full blade sehingga menyebabkan 

terjadinya separasi aliran pada bagian exducer sehingga menyebabkan terjadinya 

rugi-rugi aliran. Separasi aliran yang terjadi kemungkinan juga disebabkan karena 

kompresor bekerja pada zona surge sehingga aliran menjadi tidak stabil.  

 

3. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 27.82 mm (rb) 
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Gambar 5.19 Vektor Kecepatan variasi splitter blade b dan N3 

 

Pada kecepatan 8892 rpm, variasi splitter blade dengan radius 27.82 mm, 

kecepatan yang mampu dihasilkan kompresor akan naik sebesar 0.24% daripada 

digunakannya splitter blade standar. Pada putaran poros yang semakin tinggi, 

kemungkinan kecepatan yang dihasilkan juga akan semakin tinggi, karena radius 

antara full blade dan splitter blade semakin dekat, sehinga separasi aliran pada tip 

blade akan berkurang. 

 

D. Pada kecepatan 11820 rpm (1229.28 rad/s) 

Simulasi CFD pada kecepatan 11820 rpm dilakukan dengan splitter blade 

standar dan variasi splitter blade,a yaitu variasi a dengan radius 25.68 mm dan 
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variasi b dengan radius 27.82 mm. Analisa simulasi dilakukan pada time step 

yang sama, yaitu pada 6.769E-03 detik. 

1. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 26.75 mm (r) 

 

Gambar 5.20. Vektor Kecepatan variasi splitter blade standar dan N4 

 

Pada radius splitter blade standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full 

blade, yaitu sebesar 26.96 m/s, lebih rendah 2.37 m/s dari kecepatan teoritis, 

sebesar 29.33 m/s. Berdasarkan vektor kecepatan yang dihasilkan dengan metode 

CFD, tampak bahwa pada zona hisap (suction surface), kecepatan fluida akan naik 

pada zona tekanan (pressure surface). Setelah melalui zona ini, pada zona 

tekanan, kecepatan fluida akan turun drastis. Penurunan kecepatan yang drastis 

akan menyebabkan zona kecepatan rendah setelah fluida meninggalkan sudu. 

Berdasarkan vektor kecepatan yang ada, fenomena ini terjadi karena adanya 

separasi aliran pada tip full blade, dimana lapisan batas akan semakin tebal. 
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2. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 25.68 mm (ra) 

 

Gambar 5.21. Vektor Kecepatan variasi splitter blade a dan N4 

 

Pada kecepatan 11820 rpm, gambar menunjukkan dengan radius splitter blade 

standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full blade, yaitu sebesar 26.91 m/s, 

lebih rendah 0.55% daripada penggunaan splitter blade standar. Fluida keluar dari 

splitter blade akan menumbuk dinding full blade sehingga menyebabkan 

terjadinya separasi aliran pada bagian exducer. Rugi ini kemungkinan juga 

disebabkan oleh kompresor yang bekerja pada zona surge dimana aliran fluida 

menjadi tidak stabil. 

 

3. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 27.82 mm (rb) 
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Gambar 5.22. Vektor Kecepatan variasi splitter blade b dan N4 

 

Pada kecepatan 11820 rpm, variasi splitter blade dengan radius 27.82 mm, 

kecepatan yang dihasilkan hampir sama dengan digunakannya splitter blade 

standar, dimana variasi splitter blade b hanya terpaut 0.04% lebih rendah daripada 

standar. Fenomena ini dapat terjadi kemungkinan karena putaran yang terjadi 

tidak cukup sesuai untuk dapat membuat variasi splitter blade b bekerja dengan 

optimal, dengan kata lain kompresor berada pada zona surge. 

 

E. Pada kecepatan 13000 rpm (1352 rad/s) 

Simulasi CFD pada kecepatan 13000 rpm dilakukan dengan splitter blade 

standar dan variasi splitter blade,a yaitu variasi a dengan radius 25.68 mm dan 
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variasi b dengan radius 27.82 mm. Analisa simulasi dilakukan pada time step 

yang sama, yaitu pada 6.155E-03 detik. 

1. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 26.75 mm (r) 

 

Gambar 5.23. Vektor Kecepatan variasi splitter blade standar dan N5 

 

Pada radius splitter blade standar, kecepatan tertinggi terjadi pada tip full 

blade, yaitu sebesar 29.53 m/s, lebih rendah 2.73 m/s dari kecepatan teoritis, 

sebesar 32.26 m/s. Berdasarkan vektor kecepatan yang dihasilkan dengan metode 

CFD, tampak bahwa pada suction surface kecepatan fluida akan naik dan pada 

pressure surface kecepatan fluida akan turun drastis. Setelah melalui zona ini, 

pada zona tekanan, kecepatan fluida akan turun drastis. Penurunan kecepatan yang 

drastis akan menyebabkan zona kecepatan rendah setelah fluida meninggalkan 
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sudu. Berdasarkan vektor kecepatan yang ada, fenomena ini terjadi karena adanya 

separasi aliran pada tip full blade, dimana lapisan batas akan semakin tebal. 

 

2. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 25.68 mm (ra) 

 

Gambar 5.24.Vektor Kecepatan variasi splitter blade a dan N5 

 

Pada kecepatan 13000 rpm, variasi splitter blade dengan radius 25.68 mm, 

kecepatan yang dihasilkan hampir sama dengan digunakannya splitter blade 

standar, dimana variasi splitter blade a hanya terpaut 0.02% lebih rendah daripada 

standar. Namun, dengan digunakannya radius splitter blade yang lebih kecil, pada 

gambar tampak bahwa beban kejut sebagai akibat dari rugi pada lapisan batas 

berkurang karena jarak antara full blade dan splitter blade yang semakin besar. 

Hal ini akan membuat fluida masuk menuju suction surface secara lebih baik.  
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3. Vektor Kecepatan dengan radius splitter blade 27.82 mm (rb) 

 

Gambar 5.25. Vektor Kecepatan variasi splitter blade b dan N5 

 

Pada kecepatan 13000 rpm, variasi splitter blade dengan radius 27.82 mm, 

kecepatan yang mampu dihasilkan kompresor akan naik sebesar 0.23% daripada 

digunakannya splitter blade standar. Pada putaran poros yang semakin tinggi, 

kemungkinan kecepatan yang dihasilkan juga akan semakin tinggi, karena radius 

antara full blade dan splitter blade semakin dekat, sehinga separasi aliran pada tip 

blade akan berkurang. Meskipun kecepatan sudu bertambah, namun masih 

terdapat separasi aliran pada tip full blade yang menyebabkan lapisan batas 

menjadi semakin tebal. Selain itu, kompresor yang bekerja pada zona surge juga 
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menambah rugi-rugi karena aliran menjadi tidak stabil. Dengan berada pada zona 

surge, kompresor bekerja di luar rentang optimum menurut compressor map. 

 

5.8. VERIFIKASI 

Simulasi dilakukan terhadap variasi radius splitter blade, yaitu radius 

splitter blade standar (26.75 mm), variasi a sebesar 25.68 mm, dan variasi b 

sebesar 27.82 mm, dimana full blade tetap. Tren kecepatan kompresor untuk tiap-

tiap puataran poros cendrung sama. Akan tetapi variasi splitter balde  b dengan 

radius 27.82 mm cenderung menghasilkan kecepatan kompresor yang lebih tinggi 

pada putaran poros yang semakin tinggi. 

Sebagai verifikasi hasil simulasi dengan metode CFD untuk radius splitter 

blade standar terhadap perhitungan teoritis yang telah dilakukan, tersaji pada 

gambar. 
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 5.26. Grafik Verifikasi Putaran Poros vs Kecepatan Sudu 

 

Kecepatan yang dihasilkan oleh metode CFD selalu lebih rendah untuk 

setiap putaran uji. Pada putaran poros 7480 rpm, nilai kecepatan yang dihasilkan 

melalui metode CFD lebih rendah 7.833%, pada putaran 8002 rpm, lebih rendah 

8.35%, pada putaran 8892 rpm lebih rendah 8.37%. Sedangkan pada putaran 

11820 rpm dan 13000 rpm, lebih rendah masing-masing 8.09% dan 8.47%. Secara 

rata-rata, perbedaan antara teoritis dan metode CFD sebesar 8.22 %. Secara rata-

rata, variasi splitter blade a akan menurunkan kecepatan sudu sebesar 0.37% dan 

variasi b akan meningkatkan kecepatan sudu sebesar 0.04%, terhadap penggunaan 

splitter blade standar. 

 



 
 

100 
 

BAB 6 

KESIMPULAN DAN SARAN 

 

6.1. KESIMPULAN 

1. Hasil simulasi CFD menunjukkan bahwa secara rata-rata, penggunaan 

variasi a splitter blade dengan radius 25.68 mm akan menurunkan 

kecepatan sudu kompresor sebesar 0.37% terhadap penggunaan splitter 

blade untuk setiap putaran poros. 

2. Hasil simulasi CFD menunjukkan bahwa secara rata-rata, penggunaan 

variasi b splitter blade, dengan radius 27.82 mm memberikan kenaikan 

kecepatan sudu kompresor sebesar 0.04% terhadap penggunaan splitter 

blade standar untuk setiap putaran poros. 

3. Kecepatan sudu yang dihasilkan antara simulasi CFD pada variasi 

splitter blade standar dan perhitungan teoritis menghasilkan perbedaan 

sebesar 8.22%. 

4. Nilai efisiensi kompresor yang menurun pada laju alir massa yang 

semakin besar disebabkan oleh rugi akibat pemisahan aliran pada 

bagian inducer sudu. 

5. Kecepatan maksimum turbocharger Garrett TA31 yang dicapai pada 

pengujian sebesar 13000 rpm berada pada daerah surge. Hal ini 

menyebabkan laju alir massa yang dihasilkan belum dapat memberikan 

unjuk kerja yang optimum. 
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6.2. SARAN 

1. Untuk hasil simulasi yang lebih baik, pembuatan grid pada proses 

simulasi hendaknya ditinjau pada beberapa titik pada permukaan 

meridional. 

2. Untuk unjuk kerja turbocharger yang lebih baik, udara pembakaran 

awal turbin gas harus ditingkatkan sesuai dengan compressor map. 
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LAMPIRAN 1 

Lembar Legalisasi Penggunaan Software CFDSOF 
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LAMPIRAN 2 

Simulasi kompresor sentrifugal menggunakan CFDSOF 

 

      

 

 

 

Simulasi CFD 3 dimensi kompresor sentrifugal pada sepasang full blade dan 

splitter blade dengan sudut sektor 60o dengan dimensi splitter blade standar. 

Parameter fisik sebagai input simulasi CFD: 

• Radius dalam : 0.0085 m 

• Radius luar : 0.04 m 

• Tinggi  : 0.0378 m 

• Kecepatan  : 13000 rpm (1352 rad/s) 

L2 -1 
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Langkah-langkah simulasi CFD yang dilakukan terhadap kompresor sentrifugal 

adalah sebagai berikut: 

1. Menentukan jumlah dimensi dan dimensi 
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2. Membangun grid dan menentukan jumlah segmen untuk arah radial dan 

angular serta mengatur jumlah cell pada tiap segmen. 
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3. Mengatur jumlah dan jenis cell untuk dinding. 
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4. Kembali ke menu – Input-1 

 

5. Mengatur konstanta fisikal 
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6. Mengatur parameter rotor, dengan masuk ke menu – mahir pada input-1 

 

 

7. Mengaktifkan kecepatan silindrikal pada menu - atur model yang terdapat 

pada input-1 
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8. Mengaktifkan grid bergerak dengan masuk ke menu opsi yang ada di dalam 

menu mahir pada input-1. 
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9. Mengatur solusi persamaan linier yang digunakan, pada menu – mahir. 

 

 

10. Lakukan iterasi, keluar ke menu - awal 
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11. Mengaktifkan dan mengatur model turbulensi, pada menu – atur model. 
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12. Mengatur kondisi sempadan, yaitu berupa tekanan dan intensitas turbulen, 

yang terdapat pada – input 1 
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13. Melihat cell yang terbentuk, pada daftar cell yang terdapat pada input-1 
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14. Grid yang terbentuk 
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15. Melakukan iterasi 

 

16. Hasil simulasi berupa vektor kecepatan 

 

17. Penyimpanan berkas 

 


