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ABSTRAK 

 

Nama : Steven Darmawan 
Program Studi : S3 Teknik Mesin 
Judul : Pengembangan Model Turbulen RNG k-ε Untuk Aplikasi 

CFD Pada Runner Cross-Flow Dalam Komponen Turbin 

Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a 
 

Kebutuhan akan energi yang semakin meningkat menjadikan turbin gas mikro 
berkembang menjadi alternatif pembangkit daya yang dapat digunakan. Turbin gas 

Mikro Proto X-2a merupakan turbin gas mikro dengan satu-tingkat kompresor-
turbin dimana pembangkitan daya dilakukan melalui aplikasi sebuah runner cross-
flow yang dihubungkan ke generator. Runner cross-flow ini digerakkan oleh udara 
pada sisi masuk kompresor. Pada operasinya, vorteks resirkulasi terbentuk pada 

bagian dalam runner cross-flow. Karena besaran vorteks ini mempengaruhi unjuk 
kerja dari runner cross-flow, analisis yang lebih baik diperlukan, yang juga dapat 
digunakan dan sebagai dasar pengembangan. Perilaku vorteks resirkulasi 
direpresentasikan lebih detail, dengan menggunakan metode CFD dengan 

menggunakan model turbulen RNG k-ε. Karakteristik vorteks resirkulasi yang 
diiringi dengan penurunan temperatur pada bagian dalam runner cross-flow 
tersebut sesuai untuk penggunaan model turbulen RNG k-ε. Perubahan temperatur 
tersebut mempengaruhi aliran resirkulasi yang terjadi secara molekular, selain 

secara konvektif. Pada kondisi ini, analogi Reynolds tidak lagi sesuai untuk 
digunakan. Oleh karena itu, pemilihan bilangan turbulen Prandtl turbulen – inverse 
(α) yang mampu merepresentasikan fenomena aliran tersebut menjadi penting. 
 

Berdasarkan konsep difusivitas pada aliran turbulen, konsep rasio viskositas 
molekukar dan turbulen pada model turbulen RNG k-ε, pada penelitian ini, nilai α 
divariasikan menjadi 1; 1,1; 1,2 dan 1;3. Simulasi CFD pada runner cross-flow 
dilakukan secara tiga-dimensi dengan menggunakan CFDSOF. Jumlah mesh 

optimum 300 x 147 x 3 dari hasil uji ketergantungan mesh digunakan dengan jenis 
mesh Body-fitted-coordinate (curved-linear). Eksperimen dilakukan pada sistem 
turbin gas mikro Bioenergi Proto X-2a yang telah dihubungkan dengan runner 
cross-flow dan sebuah alternator DC. Parameter karakteristik turbin gas mikro 

didapatkan, bersama dengan kecepatan poros dan beda temperatur pada casing 
runner cross-flow. 
 

Data hasil eksperimen (data_1, data_2 dan data_3) secara berturut-turut 

menghasilkan kecepatan poros runner (N3) dan beda temperatur pada sisi masuk 
dan keluar (∆TCR) sebesar 1330 rpm (∆TCR1 = 0,424oC) , 604 rpm (∆TCR2 = 0,874oC) 
dan 659 rpm (∆TCR3 = 0,936oC). Ketiga data ini dianalisis secara lebih detail dengan 
CFD. Hasil eksperimen dengan data_3 dengan ∆TCR paling besar menunjukkan 

bahwa pada kondisi tersebut runner sudah terbebani oleh generator listrik, sistem 
turbin gas mikro sudah menghasilkan daya listrik 0,54 kWh. Kondisi ini dicapai 
pada kecepatan kompresor (N1) 78.890 rpm dengan rasio tekanan 1,4 pada efisiensi 
kompresor 67% dan laju bahan bakar Diesel 2,314 g/s, dengan daya termal yang 

dihasilkan runner cross-flow sebesar 230 Watt. Secara umum, hasil simulasi CFD 
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menunujukkan bahwa vorteks resirkulasi terbentuk di bagian dalam runner cross-

flow pada zona VI hingga VIII (dari sudu jalan ke-14 hingga ke-18).Variasi nilai α 

yang divariasikan menjadi 1; 1,1; 1,2 dan 1,3 efektif pada beda temperatur runner 
∆TCR yang paling besar (∆TCR3 = 0,936oC) dengan parameter hasil simulasi 

kecepatan-w dan temperatur statik pada zona resirkulasi (zona VI – VIII) koordinat 

(i,j,k = 37-100; 57; 2), pada daerah dekat dinding sudu arah radial pada sudu ke-14 
hingga sudu ke-18. Pada data hasil eksperimen lain, variasi nilai α tidak signifikan 
pada koordinat tersebut. Dari berbagai analisis yang telah dilakukan pada runner 
cross-flow, terutama pada aliran resirkulasi, besaran bilangan Prandtl turbulen - 

inverse (α) dapat direkomendasikan nilai optimum α = 1,1. Bilangan α tersebut 

menjadikan  rasio viskositas molekular dan viskositas turbulen sebesar 
𝜈0

𝜈𝑇
=

0,8394 , yang paling optimum dalam merepresentasikan aliran resirkulasi yang 
terjadi pada bagian dalam runner cross-flow dengan menggunakan model turbulen 
RNG k-ε. Hasil ini dapat digunakan untuk analisis dan pengembangan perancangan 

runner cross-flow. 
 

 
Kata kunci:  

Turbin Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a, runner cross-flow, vorteks resirkulasi, 
CFD, model turbulen RNG k-ε, bilangan Prandtl turbulen - inverse (α) 
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ABSTRACT 
 

Name : Steven Darmawan 
Study Program : Mechanical Engineering, Doctoral 

Title : RNG k-ε turbulence model development for CFD 
Application on Cross-Flow Runner of a Proto X-2a 
Bioenergy Micro Gas Turbine 

 

 
Increasing of energy needs has lead the development of micro gas turbine as 

an alternative power generator. The Proto X-2a Bioenergy Micro Gas Turbine is a 
single-stage compressor-turbine, at which the electricity power generated by 

application of a cross-flow runner coupled with a DC alternator. This cross-flow 
runner is driven by inlet compressor air –a sub-pressure application. Recirculation 
vortexes which occur during operation inside the cross-flow runner affect the 
performance – the cross-flow runner and the Proto X-2a in general. For 

performance analysis and design development reasons, this condition has triggered 
more detailed analysis of this type of vortex of the cross-flow runner numerically 
with CFD method with RNG k-ε turbulence model. Characteristics of recirculation 
vortexes carried with slighty-decreased temperature inside the cross-flow runner 

suitable with RNG k-ε turbulence model. Furthermore, the temperature difference 
inside the cross-flow runner affects the recirculation vortexes since the molecular 
transport also dominant, beside the convective transport. During this condition, 
selection of appropriate inverse-turbulent Prandtl number (α) is important to 

represent the recirculation vortexes. 
 
Inverse-turbulent Prandtl numer (α) varied to 1; 1,1; 1,2 and 1,3 in this research, 

based on turbulence diffusivity theory, turbulent and molecular viscosity ratio and 

basic concept of RNG k-ε turbulence model. The CFD simulation done three-
dimensionaly with CFDSOF. The mesh-depencency test resulting the optimum 
mesh was 300 x 147 x 3 cells. The mesh was body-fitted-coordinate (curved-linear 
type). Experimental data from the Proto X-2a Bioenergy Micro Gas Turbine 

including the temperature difference and shaft rotational speed of the cross-flow 
runner is used to CFD simulation. Electricity power generated by a DC alternator 
coupled to the cross-flow runner is also used to analyzed as a part of the system and 
temperature difference effect to the runner. 

 
Three experimental data (data_1, data_2 anda data_3) were detailed-

numerically analyze. The datas generated the cross-flow runner shaft speed (N3) 
and temperature difference at cross-flow runner casing; N3 = 1330 rpm (∆TCR1 = 

0,424oC) , N3 = 604 rpm (∆TCR2 = 0,874oC) dan N3 = 659 rpm (∆TCR3 = 0,936oC) 
respectively. Data_3 shows the optimal condition of the system, at which the 
compressor shaft velocity (N1) was 78.890 rpm, pressure ratio at 1,4, efficiency of 
67%, and generated 0,54 kW electricity power with 2,314 g/s Diesel fuel flow rate. 

At this condition, the cross-flow runner generated 230 W. Recirculation vortexed 
shows by CFD simulation occur at the inner side of the cross-flow runner, at VIth – 
VIIIth zones (14th – 18th blade) in general for all data. The CFD simulation shows 
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that variation of α effective at data_3, where the temperature difference is the largest 

(∆TCR3 = 0,936oC), while the others data shows almost no difference at α variations. 
More detailed analysis done at recirculating vortexed – dominated area at i;j;k = 
37-100; 57; 2 for data_3, near the radial blade wall with two most affective 
parameters; w-velocity and static temperature to represent the recirculation flow at 

recirculation zone. The optimum α is 1,1 since this α variation shows the most logic 
results compared to the other variation of α. Therefore, for CFD simulation with 
RNG k-ε turbulence model to a cross-flow runner, is is recomended to use α that 
represent better recirculation flow, and the optimum ratio between molecular and 

turbulent viscosity is now 
𝜈0

𝜈𝑇
= 0,8394. This result is can be used for both analysis 

and future design development of cross-flow runner. 
 
 
Keywords: 

Proto X-2a Bioenergy Micro Gas Turbine, cross-flow runner, recirculation vortex, 
CFD, RNG k-ε turbulence model, Inverse-turbulent Prandtl number (α)
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D Diameter pipa (m) 

𝐸(𝑘) Spektrum fluktuasi kecepatan (𝑚2 𝑠⁄ ) 
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I. PENDAHULUAN 

 

1.1 Turbin Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a 

Kebutuhan energi Indonesia yang semakin meningkat harus diiringi dengan 

kemampuan suplai energi. Data dari Dewan Energi Nasional (DEN) menyebutkan 

bahwa selama dalam kurun waktu 2003-2013, konsumsi energi final di Indonesia, 

dengan berbagai jenis sumber bahan bakar, meningkat sebesar 4,1% per tahun 

menjadi 174 juta TOE (Tonnes Oil Equivalent) dan diprediksi akan terus 

mengalami peningkatan. Dari data tersebut, sektor rumah tangga merupakan 

konsumen energi terbesar setelah sektor industri, yaitu sebesar 27% seperti yang 

ditunjukkan oleh Gambar 1.1 [1]. Dari seluruh data tersebut, BBM (Bahan Bakar 

Minyak) merupakan sumber energi terbesar yang saat ini digunakan, sementara 

bahan bakar terbarukan (renewable fuel) masih sangat kecil, yang ditunjukkan oleh 

Gambar 1.2. 

Menurut World Energy Council pada Gambar 1.3, berdasarkan data hingga 

tahun 2015, pengembangan dan aplikasi energi terbarukan serta peningkatan 

efisiensi dari sistem sumber energi yang sudah ada merupakan beberapa aspek yang 

dapat memberikan dampak yang positif bagi Indonesia [2]. Hal ini sejalan dengan 

pemerintah melalui Peraturan Presiden Republik Indonesia Nomor 79 Tahun 2014 

Tentang Kebijakan Energi Nasional, menjabarkan Visi 23/25, bahwa pada tahun 

2025, Indonesia harus menggunakan sekurang-kurangnya 23% dari sumber bahan 

bakar yang ada dari sumber bahan bakar baru dan/atau terbarukan [3]. 

Dari berbagai jenis pembangkit daya yang ada, turbin gas merupakan 

pembangkit daya yang memiliki rasio daya-berat yang tinggi, dapat dimanfaatkan 

daya mekanis dan termal serta memiliki toleransi yang tinggi terhadap berbagai 

jenis bahan bakar, dari cair, gas, termasuk bahan bakar baru dan terbarukan [4]. 

Meskipun bahan bakar baru dan terbarukan secara umum memiliki nilai LHV (Low 

Heating Value) yang lebih rendah daripada bahan bakar fosil, namun aplikasi bahan 

bakar baru dan terbarukan dapat memperbaiki emisi gas buang dari turbin gas.  Hal 

ini juga menjadi aspek yang mulai diperhatikan karena seringkali pembangkit daya 

harus berada di tempat khusus yang letaknya tidak berdekatan dengan pemukiman 

untuk menghindari dampak negatif dari emisi gas buang. 
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Gambar 1.1. Konsumsi Energi Final Indonesia Menurut Sektor, sumber DEN [1] 

 

 
Gambar 1.2. Penggunaan jenis sumber energi di Indonesia [1] 

 

Turbin gas kemudian berkembang dan mampu diaplikasikan untuk rentang 

daya yang lebih kecil dan dimensi yang lebih kompak, yaitu turbin gas mikro yang 

secara umum diklasifikasikan sebagai turbin gas dengan daya hingga 200 kW. 

Bahkan, dalam satu dekade terakhir, Turbin gas mikro telah diproyeksikan sebagai 
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salah satu sistem pembangkit daya maupun termal yang prospektif, baik secara 

teknis, dimensi, biaya, maupun aspek lingkungan [4], [5], [6], [7], [8], [9].  

 
Gambar 1.3. Isu Energi Indonesia, sumber: World Energy Council [2] 

 

Turbin gas mikro dengan demikian dapat mendukung prinsip desentralisasi 

energi, dimana pembangkit daya ini dapat diletakkan langsung di tempat 

penggunaan, dapat memenuhi kebutuhan listrik dan termal [10], [11], [12]. Aplikasi 

nyata dari konsep desentralisasi energi ini adalah bangunan dengan konsep Zero 

Energy Building (ZEB), yang juga dikenal sebagai Green Building, dimana 

bangunan dengan konsep tersebut dapat menghasilkan sekurang-kurangnya energi 

dengan jumlah yang digunakan oleh bangunan tersebut [13]. Selain aspek-aspek 

tersebut, jumlah komponen bergerak pada turbin gas mikro yang jauh lebih sedikit 

dibandingkan dengan motor pembakaran dalam juga memudahkan dalam 

perawatan sistem ini [12]. Berdasarkan karakteristik kerja dan tujuan penggunaan 

pada bangunan dengan konsep ZEB, turbin gas mikro merupakan suatu pembangkit 

daya yang sangat potensial untuk dikembangkan. 

Sejalan dengan perkembangannya, turbin gas mikro yang dikembangkan dari 

turbin gas konvensional juga cukup banyak diuji menggunakan bahan bakar 
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terbarukan vegetable oil, etanol, bioetanol, minyak jarak, yang biasanya dicampur 

dengan biodiesel dengan kadar tertentu agar tidak menyebabkan kerusakan pada 

komponen turbin gas, atau bahan bakar gas, dari LPG, CNG, hingga biomassa. 

Meskipun bahan bakar terbarukan secara umum memiliki nilai kalor (LHV) yang 

lebih rendah, namun sifat pembakaran yang lebih miskin dan emisis gas buang yang 

lebih miskin dapat menjadikan bahan bakar ini dapat menjadi alternatif [14] [15] 

[16], [17]. 

Turbin Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a, merupakan purwarupa turbin gas 

mikro yang masih terus dikembangkan oleh kelompok riset untuk mendukung 

konsep ZEB, sejak tahun 2010. Hal ini dapat ditunjukkan melalui Gambar 1.4 

hingga Gambar 1.6. Berbagai karakteristik dan kehandalan dari sistem ini turut 

muncul selama eksperimen. Toleransinya yang tinggi terhadap berbagai jenis bahan 

bakar juga terbukti. Purwarupa turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a telah berhasil 

dioperasikan dengan menggunakan bahan bakar LPG oleh Steven Darmawan [7], 

dengan biodiesel murni, campuran biodiesel-bioetanol, serta campuran biodiesel-

minyak jarak [18], [19], [20], [21]. Aplikasi daya termal juga telah dilakukan 

melalui media alat penukar kalor jenis shell & tube yang menggunakan gas buang 

dari purwarupa sebagai fluida panas [22]. 

Selanjutnya, untuk menghasilkan daya listrik, konversi dari daya mekanis 

dilakukan dengan menggunakan sebuah runner cross-flow yang digerakkan oleh 

udara masuk kompresor. Proses ini dimulai sejak tahun 2013 hingga 2015 dan 

dilanjutkan pada tahun 2015 hingga 2016 yang ditunjukkan oleh peta-jalan 

penelitian pada melalui Gambar 1.4 hingga Gambar 1.6. Aplikasi runner cross-flow 

potensial untuk dikembangkan karena selama operasi, kompresor sentrifugal yang 

digunakan menghasilkan rasio tekanan dan laju alir massa yang tinggi, sehingga 

properti udara ini dapat menggerakan sebuah runner yang dihubungkan ke 

alternator DC dengan menggunakan sambungan kopling fleksibel.  Mengingat 

fungsinya yang sangat penting karena digunakan untuk menghasilkan daya listrik, 

maka perancangan , manufaktur dan analisis unjuk kerja dari runner cross-flow 

harus dilakukan dengan tingkat akurasi yang tinggi.   
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1.2 Latar Belakang Dan State-Of-The-Art Nilai α pada Runner cross-flow 

Runner cross-flow merupakan turbin radial atmosferik yang menghasilkan 

daya melalui konversi dari energi kinetik fluida yang berbasis pada turbin Banki 

(turbin cross-flow) [23]. Karakteristik ini menjadikan turbin cross-flow sesuai untuk 

hydroelectric generator, dan biasa digunakan untuk fluida dengan tinggi tekan yang 

besar. Jenis turbin ini mejadi semakin populer untuk digunakan pada pembangkit 

mikro hidro karena karakteristik unjuk kerjanya yang relatif stabil pada perubahan 

tinggi tekan [24]. Runner cross-flow terdiri dari dua bagian utama, yaitu runner 

turbin dan sebuah laluan yang menghasilkan aliran jet (nozzle) dengan profil 

penampang segi-empat [23]. Geometri yang sederhana dan kemudahan manufaktur 

merupakan kelebihan yang dimiliki oleh turbin / runner cross-flow. Pada 

perkembangannya, turbin cross-flow dengan operasi aliran yang merupakan 

campuran antara mesin turbo radial dan aksial, berkembang menjadi dua jenis 

aplikasi, yaitu untuk fluida kerja air yang dikenal sebagai turbin cross-flow dan 

untuk fluida kerja udara yang dikenal sebagai fan cross-flow. Karena similiaritas 

aliran yang terjadi, perancangan runner cross-flow seringkali dilakukan 

berdasarkan prinsip perancangan turbin cross-flow, maka selanjutnya, seluruh teori 

yang dirujuk berdasarkan turbin cross-flow dan fan cross-flow merujuk pada 

aplikasi runner cross-flow. Meskipun runner cross-flow sudah ditemukan dan 

mulai dirancang sejak lama, namun masih terdapat banyak perbedaan pendapat 

tentang perilaku aliran fluida turbulen dalam runner, yang dapat dipengaruhi oleh 

berbagai parameter perancangan [25].
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Gambar 1.4. Progress perkembangan purwarupa tahun 2009 - 2012 
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Gambar 1.5. Progres pengembangan purwarupa dari tahun 2013 – 2015 
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Gambar 1.6. Progres pengembangan purwarupa dari tahun 2015-2016  
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Perancangan runner cross-flow dilakukan berdasarkan tiga kriteria utama; 

yaitu konstruksi sederhana, biaya rendah, dan efisensi maksimum [26]. Pada 

perkembangan penelitian selanjutnya, runner cross-flow juga termasuk dalam salah 

satu jenis RES (Renewable Energy Resources) sebagai pembangkit hidroelektrik 

dengan daya sampai dengan 3MW dengan perancangan dan konstruksi yang 

sederhana, dimana housing yang digunakan dibentuk menurut profil sudu turbin, 

dimana fluida kerja akan masuk ke turbin setelah melewati nosel [27]. Sebagai salah 

satu jenis mesin turbo, runner cross-flow memiliki karakteristik yang cukup unik 

karena proses hisap dan discharge terjadi secara radial dan aksial [28]. Beberapa 

variabel geometrik pada runner cross-flow menghasilkan tingkat kerumitan aliran 

yang cukup tinggi pada analisisnya karena melibatkan aliran turbulen resirkulasi 

dan aliran berbalik [25]. Istilah runner cross-flow pertama kali digunakan oleh Eck, 

seorang insinyur German pada tahun 1950 yang dipatenkan pada tahun 1954 sesuai 

Gambar 1.7. Beberapa jenis vorteks pada operasi runner cross-flow juga telah 

diklasifikasikan oleh Eck pada saat itu. Karakteristik operasi dan perancangannya 

tersebut menjadikan runner cross-flow digunakan sebagai komponen yang 

mengekstraksi daya pada suatu sistem turbin gas mikro, yaitu purwarupa Turbin 

Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a yang saat ini sedang terus dikembangkan [29]. 

Prototipe tersebut merupakan turbin gas mikro dengan satu tingkat kompresor dan 

turbin, dimana runner cross-flow digerakkan oleh udara masuk menuju kompresor.  

 

 
Gambar 1.7. Paten runner cross-flow oleh B. Eck 1954 [25]  
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Karakteristik kerja runner cross-flow tersebut bahkan dikembangkan oleh 

Ahmad Indra Siswantara dalam pengusulan Paten tentang turbin cross-flow dengan 

judul “Turbin Multi-Fluida” pada tahun 2014 [30]. Turbin multi-fluida tersebut 

merupakan turbin jenis cross-flow yang direncanakan dapat digunakan untuk 

berbagai jenis fluida; air, udara atau uap. Operasi runner cross-flow memungkinkan 

fluida kerja melalui dua tingkat kerja ketika melintasi runner, pada sisi masuk dan 

keluar runner. Jenis runner ini juga memiliki kelebihan ketika menggunakan air 

sebagai fluida kerja karena dapat melakukan pembersihan sendiri (self-cleaning). 

Konsep pengembangan tersebut didasari pada konsep penggunaan kecepatan 

supersonik sebagai fluida masuk turbin sehingga kecepatan poros turbin meningkat. 

Kecepatan supersonik tersebut diperoleh dari aplikasi nosel supersonik. Gambar 1.8 

yang menunjukkan konsep paten tersebut menjelaskan bahwa turbin/runner cross-

flow dapat digunakan sebagai sistem yang ringkas dan modular. Pada gambar 

tersebut, nomor 3 menunjukkan runner cross-flow dan nomor 9 menunjukkan nosel 

supersonik. 

 

Gambar 1.8 Turbin Multi-Fluida oleh Ahmad Indra [30] 

Kelanjutan analisis eksperimental terhadap aliran pada runner cross-flow 

dilanjutkan oleh Murata et.al (1976), (1978) sesuai hasil eksperimennya 

mengungkapkan bahwa aliran pada bagian dalam dari runner cross-flow terjadi dua 
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buah vorteks yang dominan, yaitu vortkes paksa (vorteks eksentrik) dan vortkes 

bebas (vorteks throughflow) [31], [32]. Secara eksperimental, pola aliran yang 

terjadi pada operasi fan cross-flow diinvestigasi oleh Paul R. Tuckey pada tahun 

1983 dan mengkonfirmasi lokasi vorteks-vorteks yang terjadi berikut beberapa 

parameter-parameter perancangan fan cross-flow menurut Gambar 1.9 [25]. Sejalan 

dengan hasil penelitian tersebut, Toffolo (2005), Kim et.al (2008), Kim (2008), 

Casarsa et.al (2011), dan Sun et.al (2015) [33], [34], [35], [36], [37] 

mengungkapkan bahwa pada runner cross-flow jenis forward dengan fluida kerja 

udara, terjadi dua jenis vortex yang berbeda, yaitu vorteks eksentrik dan zona 

throughflow. Zona resirkulasi terjadi dominan pada daerah dekat sisi keluar, 

sementara vorteks throughflow terjadi pada sisi yang berlawanan. Vorteks eksentrik 

terjadi karena resirkulasi aliran pada bagian dalam runner menimbulkan 

kompleksitas pada analisis aliran, menyebabkan instabilitas aliran karena 

membentuk suatu sekat antara zona tekanan tinggi dengan zona hisap. [34], [36]. 

Formasi terbentuknya vorteks-vorteks tersebut ditunjukkan oleh Gambar 1.9. 

 
Gambar 1.9. Formasi vorteks pada runner cross-flow oleh Tuckey [25] 

 

Dalam beberapa dekade terakhir, runner cross-flow juga cukup marak 

dikembangkan melalui analisis numerik dengan metode CFD, selain metode 

eksperimental. Hal ini terjadi antara lain karena kerumitan aliran turbulen yang 

terjadi pada runner cross-flow sulit untuk investigasi secara langsung dan juga 

perkembangan metode numerikal CFD yang cukup pesat. Dengan menggunakan 
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fluida kerja udara dan jenis runner corss-flow forward, Kaniecki (2002), 

menggunakan metode CFD dengan model turbulen RNG k-ε untuk prediksi aliran 

cross-flow dengan fluida udara. Cheng (2003), memvisualisasikan bahwa terjadi 

vortes akibat resirkulasi yang dominan pada daerah dekat sisi keluar runner dengan 

menggunakan model turbulen k-ε standard  [38], [39]. Pada tahun 2004, Sowa 

melakukan simulasi CFD pada runner cross-flow dan menemukan bahwa pada 

bagian dalam runner terbagi menjadi dua bagian aliran, yaitu bagian throughflow 

pada sisi luar cross-flow dan bagian eccentric vortex yang terjadi pada sisi sebelah 

dalam [40]. Toffolo (2005) dalam melakukan analisis unjuk kerja parameter 

perancangan runner cross-flow menggunakan model turbulen RNG k-ε [33]. Pada 

tahun 2008, Hirata et.al juga melakukan eksperimen dan simulasi CFD dengan 

model turbulen k-ε standard yang juga mengemukakan terjadinya eccentric vortex 

pada sisi dalam runner cross-flow backward pada area 330o-360o [41]. Pada tahun 

2015, Sun et.al melakukan analisis numerik dengan menggunakan model turbulen 

RNG k-ε dan k-ε SST pada runner cross-flowbackward untuk analisis rinci pada 

vorteks eksentrik [37]. 

Beberapa penelitian yang telah dilakukan sebelumnya menunjukkan bahwa 

sirkulasi aliran pada bagian dalam runner cross-flow dengan fluida kerja secara 

umum terjadi pada lintasan tengah fluida, dan berdisipasi ke bagian sisi, baik pada 

penelitian yang dilakukan secara numerik atau pada eksperimen secara langsung 

[38], [27], [42], [43], [44]. Gambar 1.10 mendeskripsikan vorteks-vorteks yang 

terjadi pada runner cross-flow secara umum. Choi et.al (2008) melakukan 

investigasi aliran dan unjuk kerja turbin cross-flow berdasarkan bentuk runner dan 

nosel melalui penggunaan metode CFD. Choi et.al melakukan analisis dengan 

membandingkan dua model turbulen, yaitu: model k-ε untuk satu fasa dan model 

turbulen SST k-ω untuk dua fasa [42]. Selanjutnya, De Andrade, et.al [43] pada 

tahun 2011 melakukan investigasi numerik dengan menggunakan metode CFD 

dengan model turbulen STD k-ε. Investigasi untuk memperoleh hasil unjuk kerja 

turbin akan dilakukan pada variasi putaran runner, dengan menggunakan model 

turbulen k-ω.  

Selanjutnya, pada tahun 2012, Incheol Kim, et.al [45] melakukan analisis 

terhadap turbin cross-flow yang digunakan pada arus laut yang pasang dengan 



13 

 

Universitas Indonesia 
 

model turbulen k-ω SST. Metode CFD juga digunakan oleh Vincenzo Sammartono 

[27] untuk menghasilkan perancangan dimensi, antara lain dengan variasi 

kecepatan masuk, sudut serang, dan rasio diameter dengan menggunakan model 

turbulen STD k-ε. Pada tahun 2012, Haurissa et.al menunjukkan bahwa pada runner 

cross-flow yang menggunakan fluida kerja air, terjadi unsteady state flow pada 

daerah resirkulasi dan dekat sudu [46]. Pada runner cross-flow, karakteristik daya 

yang terbalik dengan laju fluida yang disuplai, dapat diatur melalui sudu pengarah. 

Pola aliran ini secara garis besar, terutama pada bagian tengah lintasan cross-flow, 

serupa dengan  yang terjadi pada runner cross-flow jenis forward [47]. Pada tahun 

2012, Kaundra et.al melakukan investigasi numerik pada runner cross-flow, jenis 

backward dengan fluida kerja air, dengan menggunakan model turbulen k-ε. 

Penelitian-penelitian tersebut dapat dilihat pada Tabel 1. 2. 

 

 
Gambar 1.10. Zona aliran dalam runner cross-flow oleh Sun et.al [37]  

 

Terjadinya vorteks-vorteks tersebut menjelaskan bahwa aliran yang terjadi 

pada runner cross-flow merupakan aliran turbulen. Aliran tersebut terjadi pada 

bilangan Reynolds yang tinggi, tidak stabil dan memiliki kompleksitas yang sangat 

tinggi. Hal ini menyebabkan pada analisis aliran dalam runner cross-flow, 

diperlukan model turbulen yang dapat merepresentasikan aliran dalam runner 

sedekat mungkin dengan kondisi aktual. Selanjutnya, pemodelan terhadap aliran 

turbulen ini dilakukan secara numerik dengan menggunakan metode CFD. Vorteks-
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vorteks yang terjadi pada bagian dalam runner cross-flow tersebut merupakan 

representasi dari aliran turbulen yang terjadi. Aliran dengan resirkulasi terjadi 

dengan interaksi antara aliran dengan skala olakan kecil dengan skala olakan besar. 

Selama proses interaksi tersebut, aliran dengan skala olakan lebih kecil yang 

memiliki kecepatan lebih besar (energi kinetik) terdisipasi oleh aliran dengan skala 

olakan yang lebih besar yang memiliki inersia lebih besar. Proses disipasi ini 

selanjutnya menghasilkan peningkatan temperatur. Besarnya resirkulasi pada aliran 

dalam runner cross-flow menentukan unjuk kerja. Secara mikro aliran turbulen, 

resirkulasi  aliran terjadi dengan pencampuran (mixing) dengan vortex stretching 

(large-strain rate) yang dominan, dan dapat direpresentasikan melalui rasio antara 

viskositas turbulen ν dengan difusivitas turbulen χ, yang disebut sebagai bilangan 

Prandtl turbulen (PrT). 

Aliran turbulen yang terjadi sangat spesifik untuk satu posisi, membutuhkan 

analisis dengan metode penyelesaian aliran turbulen (numerik) yang juga spesifik. 

Sehingga, penggunaan metode numerik untuk aliran turbulen pada suatu aliran 

dapat dibatasi (konstrain) pada beberapa hal, yaitu objek analisis, akurasi dan 

karakteristik model, waktu komputasi dan perangkat komputasi yang dibutuhkan. 

Secara umum, metode numerik untuk analisis aliran turbulen terdiri dari dua bagian 

besar, yaitu penyelesaian persamaan Navier-Stokes secara langsung dan simultan 

(Direct Numerical Simulation – DNS) dan penyelesaian persamaan dengan 

melalukan pemodelan terhadap persamaan Navier-Stokes (model turbulen). 

Berdasarkan konstrain yang ada, meskipun memberikan hasil yang paling baik, 

DNS membutuhkan daya komputasi yang sangat besar sehingga analisis aliran 

seringkali dilakukan dengan menggunakan model turbulen. Pemodelan turbulen 

diklasifikasikan menjadi dua bagian besar, menjadi Large Eddy Simulation (LES) 

dan model turbulen berbasis RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes 

Simulation). Pada model LES, setelah dilakukan filtrasi antara skala olakan kecil 

dan besar, kalkulasi secara langsung dilakukan, sehingga model ini juga 

membutuhkan daya dan waktu komputasi yang cukup besar meskipun secara umum 

model ini mampu menghasilkan prediksi aliran yang lebih baik dibandingkan 

dengan model-model turbulen berbasis RANS.  
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Model turbulen berbasis RANS merupakan basis model turbulen yang paling 

umum digunakan berdasarkan konstrain-konstrain tersebut di atas. Pada basis ini, 

kalkulasi dilakukan dengan melakukan rata-rata terhadap persamaan Navier-Stokes 

yang selanjutnya menghasilkan suku persamaan tegangan Reynolds untuk 

diselesaikan. Dari berbagai jenis model turbulen berbasis RANS, model turbulen 

dengan dua persamaan transport merupakan jenis model yang paling banyak 

digunakan, terutama dengan persamaan transport k untuk energi kinetik turbulen 

dan ε untuk disipasi turbulen. Pada persamaan transport tersebut terdiri dari 

beberapa suku utama, yaitu suku konveksi pada ruas kiri, serta pembangkitan 

turbulen, difusivitas turbulen, dan disipasi turbulen. Kelebihan dan kekurangan 

model-model turbulen yang umum digunakan tersebut ditunjukkan oleh Tabel 1.1. 

Klasifikasi model turbulen tersebut ditunjukkan oleh Gambar 1.11. 

Penelitian-penelitian numerik sebelumnya [27], [28], [34], [39], [40], [42], 

[43], [45], [48] menunjukkan bahwa model turbulen STD k-ε dikembangkan oleh 

Lauder & Spalding [49] (1973) merupakan model turbulen dua-persamaan berbasis 

RANS yang paling banyak digunakan dengan hasil yang cukup baik pada aliran 

secara umum dan dengan perangkat komputasi umum [50] [51] [52] [53] [54] [55], 

yang ditunjukkan pada Tabel 1. 2. Namun, analisis numerik dengan menggunakan 

model ini pada aliran dengan kondisi tertentu, dengan bilangan Reynolds yang 

sangat rendah, aliran dengan bilangan Mach yang tinggi, aliran pada pembakaran 

memerlukan pengembangan lebih lanjut [49]. Kompleksitas resirkulasi aliran yang 

terjadi pada runner cross-flow menjadikan beberapa keterbatasan yang ada pada 

model turbulen STD k-ε kurang dapat memprediksi aliran secara detil, terutama 

pada jenis aliran berputar aliran dengan pemisahan yang besar. Pada aliran dengan 

kondisi tersebut, model turbulen STD k-ε cenderung menghasilkan prediksi kinetik 

energi turbulen dan disipasi yang lebih tinggi serta viskositas turbulen yang lebih 

tinggi daripada kondisi aktual, serta rasio antara viskositas molekular dan viskositas 

turbulen diasumsikan sebanding (PrT = 1) [49], [54], [55], [56].  

Model turbulen RNG k-ε merupakan model turbulen RANS-based yang 

dikembangkan oleh Yakhot and Orzag pada 1986 [57] merupakan alternatif model 

turbulen yang memberikan hasil prediksi yang lebih baik untuk aliran dengan 

karakteristik tersebut [38], [52], [56], [58], [59], [60], [61], [62]. Hal ini antara lain 
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karena pada model turbulen RNG k-ε, dilakukan renormalisasi pada aliran dengan 

skala olakan kecil sehingga kalkulasi pada rentang skala olakan ini menjadi lebih 

teliti [56], [57]. Kalkulasi pada olakan skala besar dilakukan dengan perataan 

persamaan Navier-Stokes, serupa dengan model turbulen STD k-ε. Unjuk kerja 

model turbulen RNG k-ε ini antara lain ditunjukkan oleh Cui et.al (2010) pada unjuk 

kerja model turbulen pada pipa kasar [63], Yakhot et.al (1987) pada prediksi aliran 

dengan turbulensi tinggi [64], Mohammadi et.al (1993) pada unjuk kerja beberapa 

model turbulen k-ε [65], Escue et.al (2010) pada analisis aliran berputar [66]. 

Toffolo (2005) menggunakan model RNG k-ε pada analisis karena karakteristik 

model turbulen ini pada aliran dalam runner cross-flow [33]. Berdasarkan 

kesesuaian dengan konstrain seperti waktu dan daya komputasi, serta berbagai 

penelitian-penelitan terdahulu yang cukup sesuai untuk aliran pada runner cross-

flow, model turbulen ini cukup prospektif untuk digunakan dan dikembangkan pada 

penelitian ini.  

 

 

Gambar 1.11. Klasifikasi model turbulen  
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Tabel 1.1. Perbandingan Model Turbulen 
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Nilai PrT pada model RNG k-ε dapat disesuaikan dengan objek analisis 

sehingga mampu meningkatkan akurasi prediksi. Karena merupakan nilai yang 

spesifik pada masing-masing aliran turbulen [56], [67], nilai PrT merupakan 

parameter aliran yang sulit untuk di determinasikan, karena bilangan ini 

berhubungan langsung dengan difusivitas aliran, yang merupakan salah satu 

karakteristik utama pada aliran turbulen, dan disipasi yang semakin besar akan 

menyebabkan turbulensi luruh menjadi laminar. Nilai PrT yang mendeskripsikan 

rasio antara viskositas turbulen dan difusivitas, juga dapat ditulis sebagai α (PrT
-1); 

inversi PrT. Nilai α harus disesuaikan dengan karakteristik aliran, bahkan melalui 

penelitian yang lebih detil untuk menghasilkan nilai α spesifik. Kerangka pikir 

pemilihan penggunaan model turbulen RNG k-ε, dibandingkan dengan STD k-ε 

sebagai model turbulen yang paling umum digunakan ditunjukkan Gambar 1.12. 

Pada aliran fluida secara umum, Bird et.al mendeskripsikan nilai PrT sebesar 

0,7-0,9 [68], A.J Reynolds (1975) mendeskripsikan bahawa bilangan Prandtl 

merupakan variabel penting dalam sebuah aliran, karena proses perpindahan kalor 

yang terjadi antara fluida dengan dinding [69]. Selanjutnya A.J Reynolds (1976) 

merekomendasikan nilai Prt pada wakes dan jets sebesar PrT = 1/1,39 [70]. Pada 

tahun 1984, Malhotra et.al merekomendasikan nilai Prt untuk pipa sirkular dengan 

formula spesifik [71]. Yakhot & Orszag (1986) merekomendasikan rentang Prt 

inverse (α) untuk aplikasi pada model turbulen RNG k-ε sebesar α = 1-1,3929 [57]. 

Pada aliran dalam pipa, Yakhot & Orszag (1987) merekomendasikan nilai PrT 

sebesar 0,7-0,9 [64]. Kays dan Crwaford merekomendasikan penggunaan PrT pada 

pipa sirkular sebesar 0,85 [72]. Venayagamoorthy et.al (2010) merekomendasikan 

formula untuk menentukan PrT pada aliran secara umum. Kang & Iaccarino (2010) 

merekomendasikan penggunaan nilai PrT 0,1-20 untuk aplikasi pada circular body. 

Untuk aplikasi pada fluida superkritis, Mohseni (2012) merekomendasikan formula 

untuk menentukan nilai PrT. Rentang nilai PrT ini pada berbagai penelitian 

sebelumnya, seperti ditunjukkan oleh Tabel 1.3. 

Karakteristik aliran resirkulasi pada runner cross-flow, serta karakteristik 

unjuk kerjanya pada sistem turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a, dimana runner 

cross-flow beroperasi pada beda tekanan rendah (pada zona resirkulasi), 

menjadikan model turbulen RNG k-ε dengan variasi α prospektif untuk dilakukan. 
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Tabel 1. 2. Penggunaan model turbulen pada analisis numerik fan cross-flow 
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Gambar 1.12. Kerangka kerja pemilihan model turbulen RNG k-ε  
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Tabel 1.3. Perkembangan Penelitiaan pada bilangan Prandtl turbulen 
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1.3 Rumusan Masalah 

Seberapa besar pengaruh perubahan nilai bilangan Prandtl turbulen inverse, α pada 

model turbulen RNG k-ε pada hasil simulasi CFD untuk prediksi vorteks resirkulasi 

pada runner cross-flow? 

 

1.4 Batasan Masalah 

Pada penelitian ini, ruang lingkup permasalahan dibatasi pada: 

a. Objek yang diteliti adalah runner cross-flowdengan diameter 164mm, jumlah 

sudu 20, rasio diameter dalam dan luar 0,87. Runner cross-flow ini merupakan 

salah satu komponen dari turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a 

b. Fluida kerja udara, tak-mampu mampat 

c. Model turbulen yang menjadi dasar pengembangan adalah RNG k-ε 

d. Nilai Bilangan Prandtl turbulen inverse, α > 1 

e. Kondisi simulasi non-isotermal 

f. Aliran resirkulasi merupakan aliran geseran-bebas 

g. Simulasi CFD dilakukan dalam tiga-dimensi. 

 

1.5 Tujuan Penelitian 

a. Analisis aliran spesifik pada hasil perancangan runner cross-flow. 

b. Analisis unjuk kerja dari runner cross-flow berdasarkan unjuk kerja dari turbin 

gas mikro bioenergi Proto X-2a. 

c. Merekomendasikan bilangan Prandtl turbulen, PrT pada model turbulen RNG 

k-ε dengan metode CFD untuk aplikasi pada runner cross-flow. 

d. Sebagai studi awal untuk pengembangan model turbulen dan perancangan 

runner cross-flow. 

 

1.6 Hipotesis Penelitian 

Pengaruh vorteks resirkulasi yang terjadi pada operasi runner cross-flow 

terhadap unjuk kerjanya menjadikan vorteks ini perlu dianalisis lebih detil. Analisis 

ini menjadi lebih penting karena runner cross-flow yang diteliti merupakan 

komponen yang menghasilkan daya dari turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a. 

Model turbulen RNG k-ε yang dikembangkan untuk prediksi aliran dengan rentang 
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skala olakan besar dan aliran berputar prospektif untuk dikembangkan secara 

spesifik untuk prediksi vorteks resirkulasi pada runner cross-flow secara numerik. 

Timbulnya vorteks ini berkaitan erat dengan berbagai parameter turbulensi antara 

lain aliran resirkulasi, viskositas, disipasi turbulen dan difusivitas termal. Dominasi 

vorteks ini dapat direpresentasikan oleh bilangan Prandtl turbulen PrT yang 

merupakan rasio antara viskositas turbulen dan difusivitas termal. Pada model 

turbulen RNG k-ε, bilangan ini dituliskan dalam bentuk inverse; PrT
-1 = α. Konsep 

model ini merupakan kelebihan yang dimiliki mengingat pada model turbulen 

umum, rasio antara viskositas turbulen dan difusivitas termal diasumsikan setara. 

Dengan asumsi aliran resirkulasi dominan terhadap proses pindah panas, aplikasi 

nilai optimum α perlu ditentukan secara spesifik agar besaran vorteks resirkulasi 

dapat diprediksi dengan lebih valid. 

Nilai rekomendasi awal penggunaan α oleh Yakhot & Orszag [57] terhadap 

nilai α pada rentang 1 < α < 1,3929 merepresentasikan turbulensi yang tidak 

dominan (α = 1), dominan (1 < α < 1,3929) dan aliran berkembang penuh (α = 

1,3929) untuk digunakan pada model turbulen RNG k-ε. Kays & Crawford 

merekomendasikan bilangan α = 1,428 pada lingkup aliran yang lebih umum dan α 

= 2 untuk aliran geseran bebas. Maka berdasarkan rekomendasi tersebut dan konsep 

dasar dari difusivitas termal, serta berbagai peneltian dan analisis lain, nilai α 

optimum yang dapat digunakan untuk prediksi vorteks resirkulasi pada runner 

cross-flow > 1. Rentang uji α dilakukan pada 1 < α < 1,3 dengan acuan α = 1 sebagai 

besaran umum. 
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II. STUDI LITERATUR 

 

2.1 Turbin Gas 

Turbin gas merupakan penggerak mula yang sudah cukup lama digunakan, 

terutama untuk aplikasi sebagai penggerak pada pesawat. Keberhasilan aplikasi 

tersebut antara lain karena karakteristik kerja turbin gas sebagai berikut: [73] 

• Rasio daya terhadap berat yang tinggi. 

• Sistem tanpa reciprocating mereduksi getaran dan realibilitas tinggi 

• Penggunaan pelumas yang sedikit dan kecepatan penggunaan tinggi. 

• Tekanan operasi lebih rendah dari motor pembakaran dalam. 

 

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 yang ditunjukkan oleh Gambar 2.1. 

                    

   

 

Gambar 2.1. Aplikasi Turbin Gas Pada (a) Pesawat, (b) MGT, (c) pembangkit 

portabel, dan (d) pembangkit kapasitas besar [7] 

 

(a) (b)

(c) (d)
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2.1.1 Definisi Turbin Gas 

Turbin gas merupakan mesin penggerak mula yang menggunakan udara 

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

beroperasi berdasarkan siklus Brayton. 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 [74]. 

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 untuk 

digunakan sebagai udara pembakaran dan akan berulang secara kontinu. Skema 

sederhana pada sistem turbin gas ditunjukkan oleh Gambar 2.2. 

 

 
Gambar 2.2. Skematik Turbin Gas  

 

2.1.2 Siklus Kerja Turbin Gas 

Turbin gas beroperasi dengan menggunakan siklus termodinamika Brayton. 

Siklus Brayton Ideal memenuhi Hukum I Termodinamika sesuai gambar Gambar 

2. 3, dimana diasumsikan tidak terjadi perubahan pada energi kinetik dan potensial, 

yang memenuhi persamaan-persamaan berikut; [75], [76] Indeks 1 dan 2 
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menunjukkan udara masuk dan keluar kompresor, indeks 3 dan 4 menunjukkan 

masuk dan keluar turbin. 

Kerja Kompresor 

𝑊𝑐 = 𝑚̇𝑎(ℎ2 − ℎ1)  …………………….……………….…………(2.1) 

Kerja Turbin 

𝑊𝑡 = (𝑚̇𝑎 + 𝑚̇𝑓)(ℎ3 − ℎ4) ……………………………….………….……(2.2) 

Kerja Total 

𝑊𝑐𝑦𝑐 = 𝑊𝑡 − 𝑊𝑐 …………………………………………………….….(2.3) 

Kalor Masuk Sistem 

𝑄2,3 = 𝑚̇𝑓 × 𝐿𝐻𝑉𝑓𝑢𝑒𝑙 = (𝑚̇𝑎 + 𝑚̇𝑓)(ℎ3) − 𝑚̇𝑎ℎ2 …………………….….(2.4) 

Efisiensi Isentropika Kompresor 

𝜂𝑐 =
ℎ2𝑠−ℎ1

ℎ2−ℎ1
 ………………………………………………………….…….(2.5) 

Efisiensi isentropika Turbin 

𝜂𝑡 =
ℎ3𝑠−ℎ4

ℎ3−ℎ4
 ……………………………………………………….……….(2.6) 

Efisiensi Siklus 

𝜂𝑓 =
𝑊𝑐𝑦𝑐

𝑄2,3
 ……………………….……………………….………………(2.7) 

 
Gambar 2. 3. Siklus Brayton Ideal [16]  

 

2.1.3 Komponen Utama pada 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 

membuat terjadinya pembakaran. Gas hasil pembakaran yang bertekanan dan 

bertemperatur tinggi ini lalu keluar melalui ekspansi turbin. 
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Kompresor 

Kompresor merupakan komponen yang digunakan untuk meningkatkan 

tekanan pada gas yang mengalir [74]. Pada turbin gas, kompresor merupakan salah 

satu komponen yang sangat menentukan efisiensi kerja sistem [7]. Oleh karena itu, 

salah satu langkah untuk meningkatkan ef isiensi 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 jalan (rotor), dan melewati sudu 

diam (stator). Proses difusi akan menurunkan kecepatan fluida dan meningkatkan 

tekanan fluida menuju sudu berikutnya setelah melewati rotor tingkat satu . Rasio 

tekanan yang dihasilkan untuk setiap tingkat pada kompresor aksial biasanya 

sebesar 1.1:1 s.d. 1.4:1 dan digunakan lebih dari satu tingkat hingga 19 tingkat 

dengan rasio tekanan hingga 40:1. Secara umum, kompresor aksial digunakan 

untuk mendapatkan laju massa yang besar dengan rasio tekanan yang kecil [77], 

[75]. Contoh sudu jalan kompresor aksial ditunjukkan oleh Gambar 2.4 

.  
Gambar 2.4. Sudu jalan kompresor aksial [74]  
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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. Sudu (blade) berfungsi untuk 

meningkatkan energi fluida dengan kecepatan tertentu yang mengenai sudu dengan 

memutarnya ke arah radial sehingga momentum sudut dari f luida 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 [75], [78]. Contoh 

sudu jalan kompresor sentrifugal ditunjukkan oleh Gambar 2.5. 

 

     
Gambar 2.5. Sudu jalan kompresor Sentrifugal [79] 

 

Setelah melewati sudu, fluida lalu menuju diffuser sehingga kecepatan 

fluida berkurang dan tekanan fluida akan meningkat. 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 sisi keluar. Terdapat dua jenis difuser yang biasa digunakan pada 

kompresor sentrifugal, yaitu vaned diffusser dan vaneless diffusser. Konsep dari 

segitiga kecepatan pda kompresor sentrifugal dan difuser ditunjukkan oleh Gambar 

2.6 dan Gambar 2.7. 
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Gambar 2.6. Segitiga kecepatan pada kompresor sentrifugal [74]  

 

 
Gambar 2.7. (a) Vaned diffuser, (b) vaneless diffuser [80]  

 

Secara umum, berdasarkan karakteristik aplikasinya sesuai Gambar 2.8 

dimana 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 [80]. 

Kompresor sentrifugal juga memiliki kinerja yang halus serta kehandalan yang 

tinggi, yang menjadikan kompresor jenis ini lebih mahal dibandingkan kompresor 

aksial.  
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Gambar 2.8. Karakteristik Kerja Kompresor [77]  

 

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 [75], [81]. Contoh dari 

jenis ruang bakar turbin gas jenis tubular ditunjukkan oleh Gambar 2.9. 

Komponen-komponen ruang bakar antara lain: 

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. 
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Gambar 2.9. Ruang bakar [75]  

 

Turbin 

Turbin merupakan komponen mesin turbo yang menghasilkan daya dengan 

melakukan ekspansi pada tekanan fluida [74]. 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. 

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. 

 

 

air
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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. 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 [74]. Kerja yang dihasilkan oleh turbin radial ditentukan oleh 

beberapa parameter, antara lain: pengaturan putaran, rasio tekanan, dan temperatur 

masuk turbin. Ketidaksesuaian pada karakteristik-karakteristik ini menyebabkan 

unjuk kerja turbin tidak berada pada design point.  

 

Turbocharger 

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. Contoh 

turbocharger ditunjukkan pada Gambar 2.10 dengan penampang pada Gambar 

2.11. 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 [80]. 
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Gambar 2.10. Turbocharger Garrett GTX4508R [82]  

 

 
Gambar 2.11. Penampang turbocharger [83]  

 

Pelumasan dan pendinginan pada turbocharger 

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 [80]. Secara umum, penggunaan pelumas kendaraan bermotor dengan 

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

oli sebesar 3-5 psi [84]. 
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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 ditunjukkan oleh Gambar 2.12 (a). 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. Kegagalan 

turbocharger akibat kegagalan pelumasan dan pendinginan ditunjukkan oleh 

Gambar 2.12 (b). 

 
Gambar 2.12. (a) Intercooler, (b) Kegagalan turbin [84]  

 

Unjuk kerja turbocharger ditentukan oleh spesifikasi tertentu sesuai dengan 

kriteria yang dibutuhkan, antara lain:   

a. Diameter inducer dan inducer sudu 

b. Trim kompresor dan turbin    

c. A/R kompresor dan turbin    

d. Jumlah sudu kompresor dan turbin (full blade dan spliter blade)    

 

Secara umum, unjuk kerja turbocharger dapat direpresentasikan pada 

compressor performance map pada Gambar 2.13. 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.  
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Gambar 2.13. Peta kerja kompresor (diperoleh dari Garrett Tubocharger) [85]  

 

2.1.4 Turbin Gas Mikro 

Turbin gas mikro - Micro gas turbine (MGT) didefinisikan sebagai sistem 

turbin gas dengan daya kurang dari 200kW dengan bahan bakar diesel atau gas 

alam. Kriteria utama dalam merancang turbin gas mikro adalah biaya perancangan, 

efisiensi, dan emisi, serta dimensinya yang harus kompak. Turbin gas mikro secara 

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

sebesar 800-900oC dengan rasio tekanan pada kompresor dan turbin sebsesar 3-5, 
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dan dengan efisiensi termal 40% [4]. Gambar 2.14 menunjukkan contoh dari turbin 

gas mikro. 

 

 
Gambar 2.14. Turbin Gas Mikro [86]  

 

Perkembangan turbin gas mikro dimulai sekitar tahun 1970-an ketika 

Amerika Serikat mulai mengembangkan kendaraan yang hemat energi bersama 

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

Pengembangan selanjutnya dilakukan oleh Capstone pada tahun 1990-an dengan 

merancang mikro turbin dengan aplikasi turbocharger otomotif [7], [73]. Saat ini, 

turbin gas mikro telah banyak diaplikasi pada banyak bidang, diantaranya 

digunakan sebagai pembangkit daya seperti yang ditunjukkan oleh Gambar 2.15. 

 

Gambar 2.15. Aplikasi Turbin Gas Mikro [7]  
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2.2 Aliran Turbulen 

Aliran-aliran dengan geseran bebas (free shear flow), seperti jets, olakan 

merupakan jenis-jenis aliran yang paling banyak dianalisis, terutama pada lingkup 

aliran turbulen. Disebut sebagai aliran bebas karena aliran tersebut terjadi pada 

daerah yang cukup jauh dari dinding sehingga pengaruh dinding terhadap properti 

aliran dapat diabaikan, dan turbulensi aliran timbul karena perbedaan kecepatan 

rerata [87]. Aliran resirkulasi pada bagian dalam dari runner cross-flow merupakan 

salah satu jenis dari aliran bebas dengan geseran yang bersifat turbulen. Seluruh 

aliran-aliran fluida pada turbin gas mikro juga bersifat turbulen. Maka dasar-dasar 

mengenai aliran geseran dan berbagai persamaan atur dibahas pada sub-bab – sub-

bab berikut. 

Aliran turbulen merupakan aliran rumit yang terjadi di hampir seluruh aliran 

pada kehidupan sehari-hari, kecuali pada aliran dengan bilangan Reynolds yang 

sangat rendah [87], [88]. Namun, turbulen merupakan jenis aliran yang belum dapat 

didefinisikan secara jelas. Aliran turbulen pertama kali diungkapkan oleh Leonardo 

Da Vinci (1400-an) sebagai turbolenza sebagai pergerakan fluida yang tidak 

beraturan. Definisi aliran turbulen pertama kali dikemukakan oleh Osborne 

Reynolds sebagai salah satu peletak teori aliran turbulen yang termasyur pada tahun 

1895 sebagai aliran sinus (sinuos flow) [89]. Selanjutnya pada tahun 1937, 

Theodore von Kármán mengusulkan definisi turbulen sebagai: pergerakan tak tentu 

pada fluida (gas atau cair), ketika fluida tersebut melewati permukaan solid, atau 

melewati antaranya [90]. Selain bahwa turbulen merupakan properti dari sebuah 

aliran, aliran turbulen belum dapat didefinisikan secara jelas [88], [91]. Versteeg 

mendeskripsikan aliran turbulen sebagai aliran yang selalu berubah-ubah bahkan 

pada kondisi batas yang tetap, dengan seluruh properti aliran yang bernilai acak 

[52]. Namun, aliran turbulen memiliki beberapa karakteristik tertentu [91], yaitu: 

aliran yang acak dan tak tentu, aliran yang berdifusi, aliran dengan bilangan 

Reynolds yang besar lebih dari 2000 [92], aliran dengan fluktuasi vortisitas tiga-

dimensi yang besar, aliran yang disipatif, serta aliran aliran yang kontinum. 

Fluktuasi aliran tersebut menghasilkan energi kinetik aliran menurut persamaan: 

𝑘 =
1

2
(𝑢′2̅̅ ̅̅ + 𝑣′2̅̅ ̅̅ + 𝑤′2̅̅ ̅̅̅)       (2.8) 
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Secara lebih rinci, Tennekes & Lumley (1974) [91] mendeskripsikan 

karakteristik aliran turbulen sebagai berikut: 

A. Acak dan tak tentu 

B. Difusif 

C. Bilangan Reynolds tinggi 

D. Fluktuasi tiga-dimensi 

E. Disipatif 

F. Kontinum 

 

Sebagai aliran yang acak dan tak-tentu, menunjukkan bahwa aliran ini sangat 

sulit untuk dianalisis, properti-properti aliran, seperti kecepatan, baik pada dekat 

dinding maupun pada aliran tengah terjadi dengan tingkat fluktuasi yang tinggi. 

Akibat adanya perbedaan kecepatan aliran tengah, aliran menjadi turbulen seperti 

pada Gambar 2.16. 

 
Gambar 2.16. Fluktuasi kecepatan terhadap waktu  

 

Difusivitas tinggi pada aliran turbulen menyebabkan pencampuran yang cepat 

sehingga menghasilkan perpindahan massa, kalor, momentum, dan energi dengan 

laju yang tinggi [91], [87]. Difusivitas yang terjadi pada aliran turbulen terdiri dari 

dua jenis, yaitu difusivitas yang terjadi oleh transport konvektif dan difusivitas yang 

terjadi oleh transport molekular karena adanya perbedaan temperatur. Secara 

umum, laju difusivitas yang terjadi oleh transport konvektif bernilai jauh lebih besar 

daripada laju difusivitas yang terjadi oleh transport molekular. Laju difusi pada 
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aliran turbulen ditunjukkan oleh rasio antara difusi molekular dan difusi olakan 

(eddies) [93]. Pada difusivitas oleh transport molekular, perubahan temperatur ∂𝑇 

yang terjadi pada suatu waktu 𝜕𝑡 yang diasumsikan sebanding dengan difusivitas 

termal 𝜒 pada perubahan temperatur yang terjadi pada perubahan posisi 𝜕𝑥𝑖𝑥𝑖 

bernilai sangat kecil pada tiap perubahan posisi yang dilalui aliran.  

𝜕𝑇

𝜕𝑡
= 𝜒

𝜕2𝑇

𝜕𝑥𝑖𝑥𝑖
         (2.9) 

Difusivitas oleh transport konvektif selanjutnya terjadi dalam rentang waktu, skala-

waktu turbulen 𝑡𝑡. 

𝑡𝑡~
𝐿

𝑢
          (2.10) 

dengan L (m) adalah panjang skala olakan dan 𝑣̅ adalah kecepatan rata-rata (m/s). 

Meskipun laju difusivitas yang terjadi oleh transport konvektif bernilai jauh lebih 

besar daripada laju difusivitas yang terjadi oleh transport molekular, namun pada 

jenis-jenis aliran tertentu seperti pada aliran dengan perbedaan massa jenis, 

difusivitas oleh transport molekular juga berpengaruh terhadap aliran. Proses difusi 

oleh transport molekular pada jenis aliran tersebut menyebabkan iregularitas skala 

kecil pada distribusi temperatur [91]. Laju difusi karena gradien temperatur ini 

terjadi dalam rentang waktu, skala waktu molekular 𝑡𝐻  

𝑡𝐻~
𝐿2

𝜒
          (2.11) 

dengan 𝐿 (m) adalah panjang olakan dan 𝜒 adalah difusivitas termal (m2/s). 

Efektifitas antara difusivitas oleh transport konvektif dan difusivitas oleh transport 

molekular pada suatu aliran turbulen dapat ditentukan melalui rasio sebagai berikut: 

𝑡𝑡

𝑡𝐻
~

𝐿

𝑢
 
𝜒

𝐿2
=

𝜒

𝑢𝐿
         (2.12) 

Rasio tersebut merepresentasikan difusivitas antara transport karena difusivitas 

termal dan difusivitas oleh konvektif, yang merupakan inversi dari bilangan Peclet 

𝑃𝑒 = 𝑢𝐿 𝜒⁄ .         (2.13) 

Aliran turbulen terjadi pada bilangan Reynolds yang tinggi (lebih besar dari 

2000) sehingga inersia aliran jauh lebih berpengaruh dibandingkan dengan 

viskositas molekular. Hal ini terutama dihubungkan dengan instablitias gerak pada 

aliran dengan bilangan Reynolds tinggi, atau dengan kata lain dapat diartikan 

bahwa aliran turbulen terjadi pada instabilitas pada bilangan Reynolds tinggi. 
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Instabilitas ini berhubungan dengan suku-suku non-linier dan viskos pada 

persamaan gerak fluida. Aliran turbulen juga selalu disipatif, dimana penurunan 

energi kinetik dari aliran ditransformasikan menjadi kalor yang disebabkan karena 

adanya tegangan geser viskos. Terjadinya disipasi menyebabkan penurunan energi 

kinetik olakan skala kecil (small eddies) dikonversi menjadi panas. Besaran disipasi 

turbulen yang terjadi akan sebanding dengan produksi turbulen.  Disipasi energi 

yang terjadi karena adanya perbedaan nilai energi ini dikenal sebagai konsep energy 

cascade. Disipasi energi terjadi sesuai persamaan disipasi berikut: 

𝜀 = 𝜐. 𝛾̇ 2̅̅ ̅          (2.14) 

𝜀 = 𝜐.
𝑢2

𝜆2
         (2.15) 

 

Konsep energy cascade tersebut merupakan salah satu konsep yang paling 

penting pada analisis aliran turbulen, terutama pada olakan skala kecil. Lebih jauh, 

perilaku dari olakan skala kecil dapat dideterminasikan pada setiap saat dimnana 

terjadi transport energi dari olakan skala besar dan oleh viskositas. Hal ini 

menjadikan olakan skala kecil memiliki sifat yang lebih universal dibandingkan 

dengan olakan skala besar, karena sifat-sifat olakan skala kecil tidak tergantung 

pada geometri [87]. Bahkan, A.A.Townsend (1976) mengungkapkan bahwa relasi 

yang terjadi antara difusi dan suplai energi pada gerakan turbulen juga merupakan 

karakteristik yang fundamental dari aliran turbulen [94]. 

Aliran turbulen tidak akan terjadi pada aliran yang tidak memiliki vortisitas. 

Vortisitas yang terjadi pada aliran turbulen merupakan vortisitas yang terjadi secara 

tiga-dimensi, sehingga menyebabkan terjadinya vortex stretching. Hal ini juga 

menunjukkan bahwa turbulensi aliran akan menurun apabila vortisitas hanya terjadi 

pada dua-dimensi (tanpa vortex stretching). Dengan kata lain, vortisitas adalah 

momen dari momentum pada suatu partikel yang bergerak berputar karena pusat 

massanya [92]. Vortisitas merupakan salah satu jneis deformasi elemen fluida, yang 

selanjutnya menyebabkan terjadinya olakan, yang mewakili aliran yang garis-garis 

arusnya adalah lingkaran-lingkaran terpusat. 

𝜁 = 2𝜔 = ∇ × 𝑈        (2.16) 

Dengan U adalah resultan kecepatan. 
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Vortisitas yang terjadi pada aliran turbulen terjadi secara tiga dimensi, kontinu, 

dan acak; dimana terjadi vortex scretching yang dipengaruhi oleh disipasi turbulen 

[91], seperti yang ditunjukkan pada Gambar 2.17. Mekanisme yang lebih detil 

ditunjukkan oleh Gambar 2.18. 

 

 
Gambar 2.17. Vortex scretching [95]  

 

 
Gambar 2.18. Mekanisme Vortex stretching [91]  

 

Dengan keadaan tersebut, tampak bahwa vortisitas yang terjadi pada olakan skala 

kecil bernilai jauh lebih besar dibandingkan dengan vortisitas yang terjadi pada 

olakan skala besar, menurut persamaan: 

Τ𝑢

𝐿
~

Τ

𝑡
= (

𝑢𝐿

𝜐
)
−1

2⁄

        (2.17) 
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Persamaan Dekomposisi Reynolds 

Tingkat fluktuatif yang tinggi pada aliran turbulen menyebabkan beberapa properti 

aliran harus didekomposisi menjadi properti fluktuatif dan properti rata-rata. Hal 

ini menjadikan aliran utama (mean flow) sebagai magnitude dari komponen 

kecepatan untuk masing-masing dimensi [89] [91]. Simbol kapital menunjukkan 

rata-rata dari properti aliran, simbol non-kapital menunjukkan fluktuasi dari 

properti aliran. 

𝑈 = 𝑢𝑖 + 𝑢𝑗         (2.18) 

Jika    𝑢̃ = 𝑈 + 𝑢       (2.19) 

  𝑣̃ = 𝑉 + 𝑣       (2.20) 

  𝑤̃ = 𝑊 + 𝑤       (2.21) 

Maka  𝑈 =
∑(𝜌𝑢)

∑(𝜌)
       (2.22) 

  𝑉 =
∑(𝜌𝑣̃)

∑(𝜌)
       (2.23) 

  𝑊 =
∑(𝜌𝑤̃)

∑(𝜌)
       (2.24) 

Teori dekomposisi Reynolds tersebut selanjutnya berlaku untuk berbagai  

parameter aliran; 

𝑝̃ = 𝑃 + 𝑝;     𝑝 ≡ 0        (2.25) 

 

𝜎𝑖𝑗̃ = Σ𝑖𝑗 + 𝜎𝑖𝑗;      𝜎𝑖𝑗 ≡ 0       (2.26) 

 

Sehingga nilai rata-rata tegangan Reynolds: 

Σ𝑖𝑗 = −𝑃𝛿𝑖𝑗 + 2𝜇𝑆𝑖𝑗        (2.27) 

 

Dan fluktuasi tegangan Reynolds 

𝜎𝑖𝑗 = −𝑝𝛿𝑖𝑗 + 2𝜇𝑠𝑖𝑗        (2.28) 

Sehingga laju regangan rata-rata 𝑆𝑖𝑗dan laju regangan fluktuasi 𝑠𝑖𝑗 dapat 

didefinisikan menurut: 

𝑆𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑈𝑗

𝜕𝑥𝑗
)        (2.29) 

𝑠𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑗
)        (2.30) 
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Tegangan Reynolds, yang disimbolkan sebagai 𝜏𝑖𝑗 merupakan pengaruh yang 

timbul dari turbulensi terhadap tensor tegangan rata-rata 

𝜏𝑖𝑗 = −𝜌𝑈𝑖𝑈𝑗         (2.31) 

 

2.3 Model Turbulen 

Pemodelan matematis terhadap aliran turbulen diperlukan ketika properti-properti 

aliran dengan tingkat fluktuasi yang tinggi, acak dan rerata dari partikel fluida 

turbulen (tekanan, kecepatan, disipasi, dll) tidak lagi mampu untuk diprediksi 

secara teoritis [91], [92]. Properti aliran turbulen yang sangat membedakan aliran 

turbulen dengan aliran laminar adalah properti viskositas turbulen 𝜈𝑇 (m2/s). 

Dengan diperhitungkannya viskositas turbulen selain viskositas molekular, maka 

pada suatu aliran turbulen, viskositas yang terjadi merupakan viskositas efektif, 

yang merupakan jumlah dari viskositas turbulen dan viskositas molekular. 

𝜈𝑒𝑓𝑓 = 𝜈𝑇 + 𝜈         (2.32) 

𝜈𝑇 = 𝑐𝜈𝜌
𝐾2

𝜀
         (2.33) 

Pemodelan turbulen pada awal berkembangnya atau pada aliran yang sederhana 

dilakukan dengan memodelkan viskositas turbulen. Bagian pertama dari model ini 

merujuk kepada teori lapisan batas Prandtl, yang dikenal sebagai Prandtl mixing 

length [88]. Model ini sesuai untuk digunakan untuk aliran yang sangat sederhana, 

dengan besarnya skala aliran yang hampir seragam, karena model ini hanya 

memperhitungkan tegangan geser turbulen [54]. Permasalahan aliran turbulen 

diselesaikan secara aljabar linier menjadikan model ini diklasifikasikan menjadi 

beberapa bagian, yaitu zero-equation model (model turbulen aljabar), dimana 

Tennekes (1973) mengemukakan bahwa mixing sebagai pencampuran antara aliran 

yang berbeda momentum [91]. 

Dengan asumsi panjang aliran l: 

𝜈𝑇 = 𝑙. 𝑙 |
𝑑𝑈

𝑑𝑦
|        (2.34) 

dengan 𝜈𝑇 adalah viksositas kinematik (m2/s) 

Bagian kedua adalah one-equation models, dimana permasalahan aliran 

turbulen diselesaikan dengan satu persamaan transport tambahan, yaitu persamaan 

energi kinetik turbulen, yang dikenal sebagai model Spalart-Allmaras. Namun, 
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model turbulen ini kurang sesuai untuk digunakan pada aliran dengan geseran dan 

disipasi yang besar.  

Bagian ke-tiga adalah two-equation turbulence models, dimana permasalahan 

aliran diselesaikan melalui dua persamaan transport tambahan, yaitu k untuk energi 

kinetik turbulen dan ε untuk disipasi turbulen. Bagian ke-empat adalah model 

viskositas turbulen non-linier. Model turbulen dua persamaan (two-equation 

turbulence model) merupakan jenis model turbulen yang paling banyak dan paling 

umum digunakan. Pada model turbulen dua-persamaan diasumsikan bahwa 

karakteristik lokal dari turbulensi dapat direpresentasikan oleh skala kecepatan 

tunggal dan berhubungan dengan komponen tegangan Reynolds melalui konsep 

viskositas turbulen [96]. 

Secara lebih umum, penyelesaian aliran turbulen yang lebih rumit 

diklasifikasikan menjadi 3 bagian besar, yaitu RANS-based turbulence model, 

Large eddy simulation (LES), dan Direct Numerical Simulation (DNS). RANS-

based turbulence model merupakan metode penyelesaian dan prediksi aliran 

turbulen, dimana aliran di modelkan berdasarkan persamaan atur Navier-Stokes 

[52], [97]. Pada model turbulen berbasis ini, digunakan konsep viskositas eddy 

(viskositas turbulen) berdassarkan hipotesa Boussinesq, seperti pada model 

turbulen zero-equation. Dengan adanya asumsi viskositas turbulen, nilai tegangan 

Reynolds yang timbul karena adanya fluktuasi kecepatan, prediksi aliran dengan 

konsep ini lebih baik daripada kalkulasi nilai tengangan Reynolds secara langsung 

[88].  

Pemodelan ini dapat diawali dengan mengggunakan persamaan non-linear 

Navier-Stokes untuk menghasilkan persamaan rerata tekanan dan kecepatan , serta 

persamaan rerata untuk properti aliran lainnya (mean flow equation). Proses ini 

selanjutnya menghasilkan tegangan Reynolds sebagai hasil sampingan dari rerata 

persamaan momentum. Persamaan gerak (equations of motion) dari fluida tak-

mampu mampat: 

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑗

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
=

1

𝜌

𝜕

𝜕𝑥𝑗
𝜎̅𝑖𝑗       (2.35) 

Dengan 𝜎̅𝑖𝑗 adalah tensor tegangan. 

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
= 0 persamaan kontinuitas 
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Perataan dari persamaan Navier-Stokes pada model turbulen berbasis RANS 

(Reynolds Averaged Navier-Stokes Equations) menimbulkan suku tambahan yang 

harus dimodelkan, yaitu suku tegangan Reynolds [66]. Tegangan Reynolds total 

disimbolkan sebagai 𝜎̃𝑖𝑗 yang dikorelasikan dengan gradien kecepatan melalui 

hipotesa Boussinesq. 

𝜎̃𝑖𝑗 = −𝑝𝛿𝑖𝑗 + 2𝜇𝑠̃𝑖𝑗        (2.36) 

𝑠̃𝑖𝑗 : laju regangan (rate of strain) = 𝑠̃𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑗
) 

Maka, 

𝜎̅𝑖𝑗 = −𝑝̃𝛿𝑖𝑗 + 𝜇 (
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑗
)       (2.37) 

𝜎̅𝑖𝑗 = 𝜈𝑇 (
𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑈𝑗

𝜕𝑥𝑖
)−

2

3
(𝜌𝑘 + 𝜈𝑇

𝜕𝑈𝑗

𝜕𝑥𝑖
) 𝛿𝑖𝑗     (2.38) 

Dengan 𝛿𝑖𝑗 adalah delta Kroneker dan 𝑘 adalah energi kinetik turbulen. 

 

Dari berbagai jenis model turbulen yang tersedia, model turbulen dengan dua 

persamaan merupakan jenis model turbulen yang paling banyak digunakan karena 

tingkat akurasi yang mampu dihasilkan sebanding dengan kebutuhan komputasi 

yang dibutuhkan lebih kecil dibandingkan dengan model tegangan Reynolds penuh 

[96]. Lebih lanjut, dari model turbulen dua persamaan tersebut, model yang paling 

banyak digunakan adalah model turbulen STD k-ε karena kemapanan, akurasinya 

yang cukup baik untuk aliran dengan gradien tekanan umum dan aliran regangan 

umum [98], [54]. Namun, model turbulen ini kurang baik untuk digunakan pada 

prediksi aliran berputar, berbelok, tiga dimensi, serta pada aliran dengan dominasi 

rotasi (swirl) yang besar pada tiga dimensi [49], [54]. Model turbulen STD k-ε yang 

dikembangkan dari model turbulen STD k-ε oleh Launder & Spalding (1974) 

menurut persamaan transport k untuk energi kinetik turbulen dan persamaan 

transport ε untuk disipasi turbulen sebagai berikut: [49] 

Persamaan transport k 

𝐷𝑘

𝐷𝑡
=

1

𝜌
 

𝜕

𝜕𝑥𝑘
[
𝜇𝑇

𝜎𝜅

𝜕𝜅

𝜕𝑥𝑘
] +

𝜇𝑇

𝜌
(
𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑘
+

𝜕𝑈𝑘

𝜕𝑥𝑖
)

𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑘
− 𝜀     (2.39) 

 

Laju kenaikan properti akibat transport konvektif =  

transport difusif + produksi turbulen – disipasi turbulen 
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Persamaan transport ε 

𝐷𝜀

𝐷𝑡
=

1

𝜌
 

𝜕

𝜕𝑥𝑘
[
𝜇𝑇

𝜎𝜀

𝜕𝜀

𝜕𝑥𝑘
] +

𝐶1𝜇𝑇

𝜌

𝜀

𝑘
(
𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑘
+

𝜕𝑈𝑘

𝜕𝑥𝑖
)

𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑘
− 𝐶2

𝜀2

𝜅
    (2.40) 

 

Dengan konstanta model 

𝐶𝜇 𝐶1 𝐶2 𝜎𝜅 𝜎𝜀 

0.09 1.44 1.92 1.0 1.3 

 

2.4 Aliran Resirkulasi 

Resirkulasi aliran disebabkan oleh ketidakseimbangan gaya ditandai dengan 

terbentuknya vorteks berotasi, yang juga dikenal sebagai vorteks paksa (forced 

vortex). Vorteks merupakan sebuah pola aliran dengan garis arus melingkar [92]. 

Berdasarkan arah pergerakkannya, vortkes dapat dikelompokan menjadi dua jenis, 

yaitu vortkes dengan arah gerak melingkar simetris (irrotational) yang ditandai 

dengan terbentuknya vorteks bebas dan vortkes rotational seperti yang ditunjukkan 

pada Gambar 2.19 [92]. 

𝑣𝜃 =
𝐾

𝑟
          (2.41) 

  

 
Gambar 2.19. Vorteks irrotational dan vortkes rotational [92]  

 

Pada vortkes tak-berotasi, dengan asumsi K=1, maka nilai kecepatan arus akan 

semakin kecil pada jarak dari titik pusat yang semakin besar. Maka vortkes tak-

berotasi juga disebut sebagai vorteks bebas. Sedangkan pada vorteks rotasional, 

kecepatan arus akan semakin besar pada jarak dari titik pusat yang semakin besar. 
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Maka vorteks rotasional juga dikenal dengan vortkes paksa. Pada keadaan dimana 

vorteks yang terjadi merupakan campuran dari vorteks bebas dan vortkes paksa, 

maka: 

𝑣𝜃 = 𝜔𝑟 𝑢𝑛𝑡𝑢𝑘 𝑟 ≤ 𝑟0       (2.42) 

𝑣𝜃 =
𝐾

𝑟
 𝑢𝑛𝑡𝑢𝑘 𝑟 > 𝑟0        (2.43) 

Analisis vorteks didasari oleh konsep sirkulasi, yang didefinisikan sebagai 

penjumlahan dari komponen kecepatan tangensial pada kurva tertutup C, yang 

disimbolkan sebagai Γ. 

Γ = ∮ 𝑉⃗ ∙ 𝑑𝑠𝐶          (2.44) 

Dengan ds adalah jarak tempuh sepanjang kurva. Pada vorteks irotasional, 𝑉⃗ = ∇𝜃 

sehingga 𝑉⃗ ∙ 𝑑𝑠 = ∇𝜃 ∙ 𝑑𝑠 = 𝑑𝜃 

Γ = ∮ 𝑑𝜃𝐶 = 0        (2.45) 

Aliran resirkulasi merupakan salah satu jenis dari vorteks berotasi. Resirkulasi 

aliran ini selanjutnya menyebabkan elemen-elemen fluida terdeformasi dan 

menimbulkan vortisitas [92]. Terjadi secara tiga dimensi, secara umum skematik 

terjadinya vortisitas yang disimplifikasi ditunjukkan oleh Gambar 2.20. Pada 

komponen fluida, pergerakan tiap komponen ke arah mendatar dan tegak -lurus 

dirinya (pada gambar: OA ke OA’dan OB ke OB’) akan mengakibatkan aliran 

rotasi. Vortisitas ini biasanya diiringi dengan timbulnya olakan (wake) merupakan 

pola aliran yang timbul karena adanya gerak rotasi yang menghasilkan komponen 

kecepatan angular pada tiap-tiap komponen vektor sebagai berikut: 

𝜔𝑥 =
1

2
(
𝜕𝑤

𝜕𝑦
−

𝜕𝑣

𝜕𝑧
)        (2.46) 

𝜔𝑦 =
1

2
(
𝜕𝑢

𝜕𝑧
−

𝜕𝑤

𝜕𝑥
)        (2.47) 

𝜔𝑧 =
1

2
(
𝜕𝑣

𝜕𝑥
−

𝜕𝑢

𝜕𝑦
)        (2.48) 

Vortisitas, ζ didefinisikan sebagai sebuah vektor yang bernilai dua kali dari vektor 

rotasi [92] dengan sketsa elemen fluida yang ditunjukkan oleh Gambar 2.20. 

𝜁 = 2𝜔 = ∇ × 𝑉        (2.49) 
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Gambar 2.20. Pergerakan angular pada sebuah partikel fluida [92]  

Pada sebuah medan aliran, vortisitas berkaitan dengan rotasi dari partikel 

fluida. Partikel fluida yang tidak berotasi, disebut juga dengan tak-berotasi, tidak 

memiliki vortisitas.Apabila pada sebuah aliran, dimana partikel fluida berotasi 

dengan besaran (
𝜕𝑤

𝜕𝑦
=

𝜕𝑣

𝜕𝑧
), maka partikel fluida tersebut juga disebut sebagai 

irrational karena tidak memiliki vortisitas. Karakteristik aliran beresirkulasi juga 

dapat ditunjukkan oleh aliran sekunder pada suatu penampang silindris berbelok.  

Aliran sekunder merupakan jenis aliran yang timbul karena adanya 

ketidakseimbangan gaya sentripetal karena adanya belokan penampang [92]. Sketsa 

aliran sekunder ditunjukkan pada Gambar 2.21. Karena terjadi dengan deformasi 

elemen fluida, vorteks resirkulasi merupakan vorteks paksa (forced vortex). 

Munson (2009) pada Gambar 2.22 mengklasifikasikan jenis aliran berdasarkan 

bidang lintasan, yaitu aliran di sekitar solid dan aliran pada saluran [92]. 

Aliran resirkulasi merupakan jenis aliran yang umum ditemukan pada kehidupan 

sehar-hari hingga pada aplikasi enjiniring. Aliran resirkulasi terjadi karena 

terbentuknya vorteks rotasional. Vorteks merupakan pola aliran dimana garis-garis 

arus yang terjadi merupakan garis-garis yang menyerupai lingkaran satu pusat. 

Ditiunjau dari karaktristiknya yang terjadi pada daerah yang cukup jauh dari 

dinding, aliran ini dapat dikategorikan sebagai aliran geseran-bebas (free-shear 

flow). Aliran turbulen mutlak terjadi pada proses ini. A.J. Reynolds (1976) 

mengklasifikasikan aliran turbulen bebas menjadi lima jenis; round jets, plane jets, 

round wakes, plane wakes, dan convected round jet [70]. Sebagai jenis aliran geser, 

Pope (2000) mengklasifikasikan round jet turbulen menjadi empat jenis [87], yaitu: 
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• Plane jet 

• Plane mixing layer 

• Plane wake 

• Boundary layer 

Pada round jet turbulen, terjadi aliran-tengah yang dominan, rerata kecepatan 

lateral yang kecil, serta aliran akan menyebar secara bertahap. Hal ini dapat 

dideskripsikan dengan persamaan massa dan momentum. Fenomena ini 

dideskripsikan pada Gambar 2.23. 

 
Gambar 2.21. Aliran sekunder [92]  

 

Gambar 2.22. Jenis lintasan fluida; (a) lintasan di sekitar solid, (b) lintasan di 
saluran [92]  
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Gambar 2.23. Aliran geser [87]  

 

2.5 Persamaan-Persamaan Atur 

2.5.1 Hipotesa Boussinesq 

Hipotesa Boussinesq pertama kali dikemukakan oleh Joseph Valentin Boussinesq 

pada tahun 1870 yang berkembang sebagai dasar dari analisis aliran turbulen [93]. 

Hipotesanya berkiatan dengan adanya viskositas eddy yang terjadi pada aliran 

turbulen, selain adanya viskositas molekular. Transfer momentum yang terjadi yang 

disebabkan oleh turbulensi aliran dapat dimodelkan dengan konsep eddy viscosity, 

yang timbul karena adanya tegangan Reynolds yang menjadikan nilai viskositas 

molekular bernilai lebih besar [56]. Tegangan Reynolds selanjutnya didefinisikan 

Plane jet

Plane mixing layer

Plane wake

Boundary layer
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sebagai gradien kecepatan [99], [98], [97]. Viskositas total pada aliran turbulen: 

[56] 

𝜌𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ =
2

3
𝜌𝑘𝛿𝑖𝑗 + (𝜈𝑡 [

𝜕𝑈𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑈𝑗

𝜕𝑥𝑖
])      (2.50) 

Dengan 𝜌𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅  ̅: tegangan Reynolds = 𝜏𝑖𝑗 

Dengan νT adalah viskositas eddy atau disebut juga sebagai viskositas turbulen. 

Dengan adanya viskositas turbulen, maka viskositas total pada suatu aliran turbulen 

adalah jumlah dari viskositas turbulen dengan viskositas molekukar (viskositas 

efektif). 

𝜈𝑒𝑓𝑓 = 𝜈𝑇 + 𝜈         (2.51) 

𝜈𝑇 = 𝑐𝜈𝜌
𝐾2

𝜀
         (2.52) 

2.5.2 Teori lapis batas Prandtl 

Teori lapis batas Prandtl (1904) mendeskripsikan bahawa pada suatu aliran fluida 

dekat dinding, terdapat lapisan semu yang menyebabkan kecepatan pada daerah 

dekat dinding lebih kecil dibandingkan dengan kecepatan pada bagian tengah 

(mean flow), yang juga menyebabkan instabilitas aliran dan menjadi turbulen. Teori 

ini juga mendukung hipotes Boussinesq tentang adanya viskositas eddy pada suatu 

aliran turbulen [91], [93]. Teori lapis batas Prandtl ini selanjutnya berkembang 

menjadi model mixing-length; dengan asumsi l adalah panjang skala aliran. 

𝜈𝑇 = 𝑙. 𝑙 |
𝑑𝑈

𝑑𝑦
|        (2.53) 

2.5.3 Hukum Von Kármán 

Hukum von Kármán (1931), yang mendeskripsikan konstanta von Kármán 

berkaitan dengan profile kecepatan aliran pada daerah dekat dinding dengan sketsa 

seperti gambar 10. Dengan asumsi bahwa kecepatan longitudinal U adalah nol, 

namun kecepatan transfer massa Vm merrupakan komponen kecepatan bukan-nol. 

Sketsa ini ditunjukkan oleh Gambar 2.24. Theodore Von Kármán mengasumsikan 

bahwa komponen kecepatan vertikal dan longitudinal merupakan fungsi periodik 

sehingga dapat diformulasikan besaran aliran tengah dari fluktuasi kecepatan 

tersebut seperti yang ditunjukkan pada gambar 8 [93]. Konstanta von Kármán 

merupakan kelanjutan dari teori lapisan batas Prandtl mendeskripsikan bahwa pada 

daerah dekat dinding, profil kecepatan turbulen adalah berupa logaritmik dengan 
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kondisi tanpa-slip [57].  Konstanta von Kármán disimbolkan dengan ĸ, dengan nilai 

awal 0,6 yang kemudian direvisi menjadi 0,4, bukan 0,36 seperti yang sebelumnya 

dikemukakan Prandtl [91], [93]. Model turbulen RNG k-ε oleh Yakhot & Orszag 

(1986) menggunakan konstanta von Kármán constant sebesar 0,372 [57]. Hukum 

von Kármán didefinisikan menurut [91]: 

𝑈1

𝑢∗
=

1

𝜅
ln

𝑦𝑢∗

𝜈
+ 𝐶        (2.54) 

Nilai 
𝑦𝑢∗

𝜈
 sebagai juga dapat disimbolkan dengan y+ yang merepresentasikan kondisi 

kecepatan pada nodal yang paling dekat dengan dinding 

 
Gambar 2.24. Profil kecepatan dekat dinding [91] 

 

Rasio antara kecepatan aliran tengah dan kecepatan dekat dinding seringkali 

ditulis dalam bentuk berikut: 

𝑈

𝑢∗
=

1

ĸ
ln 𝑥 + 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡       (2.55) 

Dengan 𝜅 : konstanta von Kármán = 0,4 [91] 

𝑈  : mean velocity (kecepatan aliran tengah) (m/s) 

𝑢∗  : wall velocity, komponen kecepatan dekat dinding (m/s) 

𝜈  : viksositas kinematik (m2/s) 

y  : jarak terdekat dengan dinding (m) 
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2.5.4 Teori Richardson 

Lewis Fry Richardson, seorang meteorologis dan fisikawan menungkapkan 

beberapa konsep dasar aliran turbulen yang sangat penting (1926) [93]; 

• Hukum difusivitas turbulen: teori “4/3” mengenai diffusivitas turbulensi. Teori 

ini juga menjelaskan salah satu karakteristik utama pada aliran turbulen, yaitu 

effiecient mixing. 

𝜒 = 0,2𝑙4/3         (2.56) 

• Cascade energy pada aliran turbulen 

Konsep cascade energy pada aliran turbulen menjelaskan bahwa pada suatu 

aliran turbulen, secara molekular terdapat perbedaan skala olakan (eddies scale). 

Olakan dengan kecepatan yang lebih tinggi memiliki skala olakan yang lebih 

kecil (small scale eddies), sementara olakan dengan kecepatan yang lebih besar 

memiliki skala olakan yang lebih besar (large scale eddies). Perbedaan skala 

olakan ini selanjutnya akan menyebabkan terjadinya difusivitas antara skala 

olakan kecil dan skala olakan besar dimana efficient mixing terjadi. Secara 

umum, skala olakan kecil, dengan kecepatan yang lebih besar memiliki energi 

kinetik yang lebih besar, dengan komponen-komponen kecepatan yang lebih 

fluktuatif. Ketika proses pencampuran terjadi, energi kinetik yang dimiliki oleh 

skala olakan yang lebih kecil, akan terdisipasi oleh skala olakan yang lebih besar. 

Persitiwa ini juga mendeskripsikan bahwa aliran turbulen bersifat disipatif. 

Selanjutnya, energi kinetik yang terdisipasi tersebut akan berubah menjadi kalor. 

Ini berlangsung hingga kesetimbangan energi terjadi, turbulensi akan luluh. 

 

2.5.5 Teorema Kolmogorov 

Teorema Kolmogorov mendeskripsikan bagaimana energi ditransfer dari 

olakan skala besar ke olakan skala kecil, untuk selanjutnya terdisipasi [57], [66], 

[100]. Teorema Kolmogorov dikemukakan oleh A.N. Kolmogorov pada tahun 1941 

sebagai kelanjutan dari teori Richardson tentang cascade energy [93]. Pada aliran 

turbulen, jumlah energi yang disuplai dapat diasumsikan sama dengan jumlah 

energi yang terdisipasi pada laju tertentu. Pada olakan skala kecil, perubahan energi 

ini berkaitan dengan waktu olakan aliran secara umum [91]. Pada teori 

Kolmogorov, yang merupakan salah satu teori dasar aliran turbulen, fluktuasi 
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kecepatan diasumsikan terjadi secara universal, dimana jumlah energi diasumsikan 

hanya tergantung pada disipasi turbulen. Pada teorema Kolmogorov, fluktuasi 

kecepatan diasumsukan sebagai universal, (ε) dan panjang skala olakan (l) [57], 

[101]. 

𝐸(𝑘) = 𝐶𝑘𝜀
−2 3⁄ 𝑘−5 3⁄        (2.57) 

 

2.6 Runner cross-flow 

Mesin turbo merupakan perangkat digunakan untuk mentransmisikan atau 

menghasilkan daya dari fluida yang mengalir secara kontinu melalui susunan sudu-

sudu [74]. Komponen mesin turbo terdiri atas dua kategori [74], yaitu: mesin fluida, 

yang merubah energi yang dihasilkan poros menjadi energi fluida atau tekanan 

fluida (komporesor, pompa, exhaust fan) dan mesin kerja, yang mengubah energi 

yang dihasilkan fluida menjadi energi poros, dengan mengekspansi fluida dengan 

tekanan yang menurun (turbin angin, turbin uap, dan turbin gas). 

Di sisi masuk, fluida akan melewati sisi luar sudu runner, menghasilkan 

pemisahan aliran dan olakan (wake), lalu akan melintas pada bagian tengah, 

menghasilkan vorteks eksentrik (vorteks bebas) dan vorteks paksa (throughflow), 

lalu menuju sisi sudu pada sisi berseberangan, sisi inlet tingkat dua, menghasilkan 

pemisahan aliran dan olakan. 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 [74], yaitu:  

a. Persamaan Kontinuitas 

b. Persamaan Momentum 

c. Persamaan Energi 

Runner cross-flow merupakan salah satu jenis mesin kerja yang memanfaatkan 

energi kinetik fluida menjadi energi poros, dan berdasarkan dominasi arah aliran 

fluidanya termasuk dalam klasifikasi turbin impuls. Mesin turbo adalah suatu divais 

dimana energi disalurkan ke, atau dari fluida yang mengalir secara kontinu oleh 
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aksi dinamik dari satu atau lebih baris sudu [74]. Runner cross-flow merupakan 

jenis mesin turbo yang unik karena memiliki mekanisme aliran campuran antara 

aliran aksial dan radial [25]. Runner cross-flow merupakan salah satu jenis mesin 

turbo, dimana fluida kerja dimanfaatkan untuk menghasilkan daya pada runner. 

Runner cross-flow pertama kali dikembangkan oleh Donat Banki [23]. Runner ini 

bekerja pada tekanan atmosferik, dengan karakteristik kerja yang memadukan 

prinsip impuls dan reaksi [23]. Pada turbin cross-flow, aliran mengalir di dalam 

runner turbin dalam dua tahap. Pada tahap pertama, aliran masuk dan meninggalkan 

sudu dengan sudut serang tertentu. Pada tahap kedua, aliran menyeberangi bagian 

dalam runner, masuk menuju sudu pada bagian yang berseberangan, dan keluar 

dengan sudut tertentu. 

 
Gambar 2.25. Skema Turbin Cross-Flow menurut Banki [23]  

 

Gambar 2.25 menunjukkan skematik penampang dari turbin Cross-flow. 

Fluida masuk menuju turbin cross-flow menurut perancangan Mockmore dan 

Merryfield [23] dengan sudut α1 16o. Sudut β1 merupakan sudut yang menunjukkan 

kemiringan sudu, sudut α2’ menunjukkan sudut antara kecepatan absolut dan 

kecepatan sudu. Perancangan runner cross-flow [25], [26], [27], [102], [103] 

dilakukan berdasarkan beberapa parameter, yaitu: rasio antara diameter luar dan 
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diameter dalam, sudut masuk fluida (α1), jumlah sudu, sudut fluida keluar (β2), 

sudut kemiringan nosel, lebar nosel, tebal nosel. 

 

 
Gambar 2.26. Parameter perancangan runner cross-flow  

 

Gambar 2.26 menunjukkan penampang dari runner cross-flow, dimana 

perancangannya secara lebih sederhana dipengaruhi oleh beberapa parameter; 

1. Sudut serang masuk (α1) 

2. Sudut serang keluar (α2) 

3. Rasio diameter dalam (D1) dan luar (D2); (D2/D1) 

4. Jumlah sudu (n) 

5. Rasio tebal runner L terhadap D2; (L/D2) 

Dengan: 

𝑉 = 𝑈 + 𝑊         (2.58) 

Sub-skrip 1 dan 2 menunjukkan fluida masuk dan keluar (tingkat pertama). 

 

Unjuk kerja dari sebuah turbin cross-flow dipengaruhi oleh beberapa parameter 

1. Laju alir fluida, Q  (m3/s) 

2. Kecepatan angular runner, N (rad/s) 

3. Tekanan total, p (Pa) 

Torsi T (Nm); 𝑇 = 𝑟.𝑣𝜃  
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4. Daya masuk Pin (Watt) = 𝑇. 𝜔 

5. Daya keluar, Pout (Watt) = 𝑄. 𝑝 

6. Efisiensi, 𝜂   (%) 

𝜂 =
𝑑𝑎𝑦𝑎 𝑜𝑢𝑡𝑝𝑢𝑡

𝑑𝑎𝑦𝑎 𝑖𝑛𝑝𝑢𝑡
=

𝑄.𝑝

𝑇.𝜔
       (2.59) 

Setelah fluida melewati saluran masuk dari sisi inlet casing, fluida akan berada 

semakin jauh dari dinding, dengan fluktuasi kecepatan yang meningkat dan 

menyebabkan terjadinya trnasfer momentum. Zona aliran dalam runner cross-flow 

oleh Tuckey oleh Gambar 2.27 dengan visualisasi aliran pada Gambar 2.28. Pada 

bagian dalam runner cross-flow, jenis aliran dominan, yaitu vortkes paksa 

merupakan bentuk dari aliran geser (shear flow) dan selanjutnya secara makro 

menghasilkan resirkulasi aliran pada bagian dalam runner. Resirkulasi aliran ini 

mengakibatkan terjadinya perpindahan panas yang cukup dominan pada bagian 

pusat resirkulasi menuju dinding. Dari sudut pandang yang lebih jauh, pada aliran 

resirkulasi terjadi proses pencampuran (mixing) yang dominan, antara skala olakan 

besar dan kecil sesuai prinsipi cascade energy. Selanjutnya, proses ini 

mengakibatkan energi kinetik olakan terdisipasi menjadi panas. 

 
Gambar 2.27. Zona aliran pada sistem runner cross-flow [25]  
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Keterangan gambar 

a) Zona masuk fluida, konvergensi aliran 

b) Discharged  jet flow 

c) Aliran yang terrpengaruh aliran discharge 

Zona dalam runner 

d) Pusat vorteks paksa 

e) Aliran resirkulasi yang berasal dari zona masuk fluida 

f) Aliran balik pada zona keluaran 

g) Aliran throughflow 

h) Aliran throughflow dari sisi masuk menuju sisi keluar dekat dinding 

Zona keluar 

i) Zona aliran dengan energi rendah 

j) Zona resirkulasi turbulen 

k) Aliran terdifusi 

l) Aliran keluar dengan pola resirkulasi rendah 

 

 
Gambar 2.28. Hasil eksperimen oleh Tuckey pada runner cross-flow [25]  

Vorteks 

Resirkulasi Vorteks 

Throughflow 
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Secara lebih sederhana, aliran pada runner cross-flow yang terjadi dalam dua 

tingkat dapat dijelaskan dengan skematik sebagai berikut oleh Gambar 2.29.  

 
Gambar 2.29. Skematik aliran pada runner cross-flow dan casing  

 

2.7 Computational Fluid Dynamics 

Computational Fluid Dynamics (CFD) merupakan metode numerik yang 

digunakan untuk melakukan prediksi dan analisis suatu aliran fluida, perpindahan 

kalor, dan fenomena terkait lainnya dengan bantuan komputer [52], [104]. Karena 

metode CFD melakukan pendekatan matematis aliran yang terjadi sedekat mungkin 

dengan kondisi aktual, persamaan-persmaan matematika yang digunakan harus 

sesuai. Pemodelan turbulen merupakan salah satu faktor yang paling penting pada 

metode CFD [105]. Metode CFD memiliki 3 elemen utama, yaitu: 

1. Pre-Prosessor 

2. Solver 

3. Post-Processor 

 

2.8 Teori Renormalisasi 

Aliran turbulen seringkali terjadi dengan tingkat kerumitan yang sangat tinggi 

karena terjadi bersama dengan energy cascade pada berbagai rentang skala olakan 

aliran. Hal ini menjadikan persamaan-persamaan matematis dari analisis secara 

makroskopik, seperti pada model tubulen kebanyakan, menjadi sangat suliut 

diselesaikan serta tidak lagi mampu memberikan hasil yang cukup baik. Rentang 

energy cascade yang besar menjadikan batas rentang skala olakan sangat besar. 
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Dengan rentang skala olakan yang besar, analisis dengan menggunakan skala 

mikroskopik diperlukan karena skala olakan dapat dikelompokan untuk 

memberikan aproksimasi yang lebih teliti dan berbatas. Cμ Pada skala olakan kecil, 

analisis mikroskopik dilakukan dengan cut-off, yang dikenal dengan teori 

renormalisasi [106], [107]. 

Pokok pikir teori renormalisasi berkembang pada Quantum Electrodynamics 

(QED), karena kebutuhan akan teori perhitungan secara total yang menjadikan 

kuantitas fisik bernilai tak-hingga. Pada teori ini, kuantitas fisik secara makroskopik 

yang digantikan oleh objek tertentu dapat menjadikan kunatitas fisik tersebut 

bernilai hingga dan menghasilkan aproksimasi yang cukup baik. Untuk dapat 

dilakukan proses penggantian kunatitas fisik tersebut, dilakukan cut-off dan skala 

kuantitas dikarakterisasi pada rentang ini [107]. 

 

2.9 Model Turbulen RNG k-ε 

Model turbulen RNG k-ε merupakan model turbulen dengan dua persamaan 

transport yang dikembangkan dari model turbulen STD k-ε dengan menggunakan 

metode renormalisasi. Metode renormalisasi (Renormalization Group) digunakan 

untuk menghasilkan persamaan transport pada model turbulen. Melalui metode ini 

dilakukan ekspansi pada kondisi ekuilibrium dengan menggunakan statistik 

Gaussian sehingga pengaruh dari rata-rata regangan dapat direpresentasikan oleh 

gaya luar acak [108]. Properti aliran tengah (Mean flow) dan pengaruh turbulensi 

aliran ini di rata-rata [52], [60], [92]. Relasi antara properti turbulen (eddy) terhadap 

fenomena aliran secara keseluruhan dihubungkan dengan menggunakan hipotesis 

Boussinesq. Hipotesis Boussinesq mengungkapkan bahwa transfer momentum 

yang terjadi pada aliran turbulen terutama disebabkan oleh olakan-olakan aliran 

turbulen, yang selanjutnya menyebabkan pencampuran antar skala olakan (turbulen 

stress) [97]. Selanjutnya hipotesis Boussinesq diterapkan pada relasi antara profil 

kecepatan aliran tengah dan turbulent (Reynolds) stress. Nilai Turbulent eddy tidak 

sama pada setiap posisi, anisotropik. Pada hipotesis Boussinesq, nilai ini 

diasumsikan sebagai nilai yang isotropik. Dengan diterapkannya hipotesis 

Boussinesq pada persamaan Navier-Stokes, pada model yang dikembangkan 

berdasarkan RANS, (misal model k-ε dan RNG k-ε) timbul dua persamaan transport 
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baru untuk diselesaikan. Selanjutnya, viskositas turbulen, μT diperoleh sebagai 

fungsi dari k dan ε. Karena persaamaan Navier-Stokes tidak diselesaikan secara 

langsung, penggunaan prinsip RANS ini menjadikan kebutuhan komputasi juga 

menjadi lebih rendah.  

Model turbulen RNG k-ε merupakan model turbulen yang mendeskripsikan 

aliran dengan skala olakan besar melalui persamaan – persamaan transport dan  

mengaplikasi teori renormalisasi untuk aliran dengan olakan skala-kecil. Pada suatu 

aliran, dilakukan pengelompokan terhadap skala olakan, yang dapat 

direpresentasikan oleh kecepatan lokal. Selanjutnya, skala olakan tersebut 

diterjemahkan dalam bentuk rentang, dari skala olakan besar (dengan kecepatan 

yang lebih rendah) ke skala olakan kecil (dengan kecepatan yang lebih besar). 

Tinjauan mikroskopik dilakukan pada rentang skala olakan kecil,  dimana teori 

renormalisasi diterapkan. Hal ini menjadikan teorema Kolmogorov tentang rentang 

turbulensi menjadi penting. 

Gambar 2.30 menunjukkan bahwa pada skala olakan aliran dikelompokkan 

dari skala olakan besar ke skala olakan kecil, dari 0 hingga λ. Skala olakan pada 

titik ko = 2π/L, merupakan skala olakan besar, dengan energi yang besar. Nilai 

energi ini menurun seiring dengan bertambah kecilnya skala olakan hingga λ. Cut-

off dilakukan pada skala olakan λe-1<q<λ. Hal ini berarti persamaan Navier-Stokes 

yang digunakan juga mengalami modifikasi. Dilakukannya cut-off pada skala 

olakan kecil menjadikan timbulnya pemodelan sub-grid seperti pada model Large 

Eddy Simulation (LES). Terlepas dari kemiripan dengan model turbulen STD k-ε, 

konstanta-konstanta pada model RNG k-ε ditentukan secara spesifik dengan 

asumsi-asumsi yang berbeda. Perbedaan paling besar terhadap model turbulen STD 

k-ε adalah bahwa pada model turbulen RNG k-ε, aliran dekat dinding dianalisis 

dengan lebih teliti [108]. Dengan kata lain, proses perhitungan untuk skala olakan 

kecil ini menjadi terpisah, lebih akurat, dengan prediksi viskositas turbulen yang 

lebih baik. 
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Gambar 2.30. Rentang skala olakan pada model turbulen RNG k-ε [56]  

 

Pada model turbulen ini, viskositas turbulen diprediksi dengan metode iteratif. 

Nilai untuk viskositas turbulensi ini berpatokan pada perubahan nilai viskositas 

untuk setiap panjang olakan, bukan hanya panjang olakan seperti yang digunakan 

untuk prediksi nilai viskositas aliran dengan panjang skala ko = 2π/L hingga Ae-1, 

menurut persamaan: 

𝑑𝜈

𝑑𝑙
=

𝐴∈𝑙3

𝜈(𝑙)2         (2.60) 

Dengan A = konstanta (1.04E+04) 

Integrasi persamaan diatas, dengan asumsi viskositas turbulen sama dengan 

viskositas molekuler untuk l=ld (ld adalah skala disipasi Kolmogorov, L/R3/4); 

𝜈(𝑙) = 𝜈𝑚𝑜𝑙 [1+
3𝐴𝜖

4𝜈𝑚𝑜𝑙
3

(𝑙4 − 𝑙𝑑
4)]

1
3⁄

                  (𝑙 ≥ 𝑙𝑑)   (2.61) 

Persamaan tersebut valid untuk batasan bilangan Reynolds; 

𝜈(𝑙)~(
3

4
𝐴𝜖)

1 3⁄

𝑙4 3⁄                         (𝑙 ≫ 𝑙𝑑)     (2.62) 

Melalui persamaan tersebut, untuk bilangan Reynolds yang semakin tinggi, 

viskositas aliran (viskositas turbulen yang dihasilkan akan berbeda dengan 

viskositas aliran pada bilangan Reynlods yang lebih rendah). Pada aliran-aliran 

dimana terjadi pemisahan, aliran sekunder, dan aliran berputar, dengan visksositas 

turbulen yang cukup dominan, model turbulen RNG k-ε mampu memprediksi hasil 
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yang baik. Dengan diterapkannya prinsip renormalisasi, selanjutnya viskositas 

total, yang merupakan salah satu karakteristik utama aliran turbulen, 

dideterminasikan oleh dua variabel, yaitu energi kinetik turbulen k, dan disipasi 

turbulen, ε dengan persamaan gerak sebagai berikut menurut Yakhot & Orszag 

[57]: 

𝜕𝑘

𝜕𝑡
+ (𝑣̅. ∇)𝑘 = 𝑃 − 𝐷 −

𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝑝𝑣𝑖̅ + 𝜈𝑜

𝜕2𝑘

𝜕𝑥𝑖
2
     (2.63) 

Dengan k adalah energi kinetik turbulen, P adalah suku produksi turbulen 

𝑃 =
𝜈𝑡

2
(

𝜕𝑣𝑖̅

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑣𝑗̅̅ ̅

𝜕𝑥𝑖
)
2

≡ 2𝜈𝑡𝑆𝑖𝑗
2̅̅ ̅̅
 ̅      (2.64) 

Dan  

𝐷 = 𝜈𝑜 (
𝜕𝑣𝑖

′

𝜕𝑥𝑗
)
2

         (2.65) 

 

Validasi model turbulen RNG k-ε telah dilakukan pada beberapa aliran spesifik, 

dengan karakteristik aliran dengan pemisahan, aliran sekunder, dan aliran berputar. 

Model gemoetri aliran-aliran tersebut adalah backward-facing step, turnaround 

duct, tube with a constriction, dan transitional flow past a cylinder [56]. Pada model 

RNG k-ε, tidak terdapat parameter yang dapat diatur berdasarkan hasil eksperimen. 

Model turbulen RNG k-ε merupakan model turbulen yang berbasis RANS 

(Reynolds-averaged Navier-Stokes Equations) dua persamaan, yaitu persamaan k 

untuk energi kinetik turbulen dan persamaan ε untuk disipasi turbulen [57]. 

Persamaan transpor k  

𝜕𝐾

𝜕𝑡
+ (v.̅∇)𝐾 =

𝜈𝑇

2
(

𝜕𝑣𝑖̅

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑣𝑗̅̅ ̅

𝜕𝑥𝑖
)
2

− 𝜀̅+
𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝛼𝐾𝜈𝑇

𝜕𝐾

𝜕𝑥𝑖
    (2.66) 

𝜕𝐾

𝜕𝑡
+ (v.̅∇)𝐾 = 0.3(2𝑆𝑖𝑗

2̅̅̅̅ )
1/2

− 𝜀̅ +
𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝛼𝐾𝜈𝑇

𝜕𝐾

𝜕𝑥𝑖
    (2.67) 

𝜕𝐾

𝜕𝑡
+ (v.̅∇)𝐾 = 𝑃 − 𝜀̅ +

𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝛼𝐾𝜈𝑇

𝜕𝐾

𝜕𝑥𝑖
      (2.68) 

Persamaan transpor ε 

𝐷𝜀

𝐷𝑡
= 𝑃 − 1.7215

𝜀2

𝐾
+

𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝛼𝜀𝜈

𝜕𝜀

𝜕𝑥𝑖
      (2.69) 

𝐷𝜀

𝐷𝑡
= −1.063

𝜀

𝐾
𝜏𝑖𝑗

𝜕𝑣̅𝑖

𝜕𝑥𝑖
− 1.7215

𝜀2

𝐾
+

𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝛼𝜀𝜈

𝜕𝜀

𝜕𝑥𝑖
    (2.70) 
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Dalam bentuk yang lebih umum 

𝐷𝜀

𝐷𝑡
= −𝐶𝜀1

𝜀

𝐾
𝜏𝑖𝑗

𝜕𝑣̅𝑖

𝜕𝑥𝑖
− 𝐶𝜀2

𝜀2

𝐾
+

𝜕

𝜕𝑥𝑖
𝛼𝜀𝜈

𝜕𝜀

𝜕𝑥𝑖
     (2.71) 

Sehingga konstanta (default) pada model: [57] 

Cμ 𝐶𝜀1 𝐶𝜀2 Prt Cκ κ Ba S3 

0,0845 1,063 1,7215 0,7179 1,617 0,372 1,161 0,478 

Dengan: 

• Cμ 
: konstanta pada viskositas total 

• 𝐶𝜀1: konstanta pada suku produksi turbulen pada transport disipasi 

• 𝐶𝜀2: konstanta pada suku disipasi turbulen pada transport disipasi 

• κ : konstantan von Kármán 

• Cκ : konstanta 

• Ba : konstanta Batchelor 

• S3 : faktor skewness matriks 

 

Tidak seperti model turbulen berbasis RANS lainnya, konstanta bilangan Prandtl 

turbulen pada model turbulen RNG k-ε merupakan nilainya dapat disesuaikan 

berdasarkan kebutuhan objek analisis. Penggunaan teori renormalisasi untuk 

menghasilkan model turbulen RNG k-ε beserta persamaan-persamaan atur, 

termasuk konstanta Vόn Karman untuk aliran dekat dinding, menghasilkan 

koordinat-korrdinat dinding sebagai berikut [57]: 

𝑦+ =
𝑦𝑢∗

𝜈𝑜
         (2.72) 

𝑢+ =
𝑢

𝑢∗
=

1

𝜅
ln 𝑦+ + 𝐶       (2.73) 

Dengan 

𝑦+ : jarak ke dinding tak-berdimensi 

𝑦 : jarak ke dinding terdekat (m) 

𝑢∗ : kecepatan akibat gesekan (friction velocity) (m/s) 

𝑢 : kecepatan aliran (m/s) 
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2.10 Bilangan Prandtl Turbulen 

Konsep konservasi energi mendeskripsikan bahwa laju energi total pada 

sistem antara lain dipengaruhi oleh resultan dari jumlah energi (masuk/keluar) 

sistem oleh tranpsort konveksi dan jumlah energi (masuk/keluar) sistem oleh 

transport molekular. Pada suatu aliran turbulen, karaktristiknya antara lain 

ditentukan oleh tingkat disipasi turbulen dan difusivitas turbulen, menurut konsep 

cascade energy. Kecepatan yang lebih tinggi pada olakan skala kecil terdisipasi 

oleh olakan skala besar yang memiliki inersia lebih besar. Kecepatan tersebut 

selanjutnya secara konvektif terdisipasi sebagai panas. Transport konvektif yang 

terjadi pada momentum tersebut, berkali-kali-kali lipat daripada yang terjadi pada 

skala molekular [91]. Karena perbedaan nilai antara properti, olakan-olakan pada 

aliran turbulen juga akan terdifusi, sebagai hasil dari gradien temperatur yang 

berlangsung pada skala molekular. Meskipun demikian, transport skala molekular 

berupa transport panas karena adanya gradien temperatur juga memiliki pengaruh 

pada suatu aliran turbulen. Aliran turbulen mampu mengalirkan panas dengan 

kecepatan setara dengan transport momentum (turbulence transport heat just as 

rapidly as momentum) [91]. 

Secara umum, transport panas pada suatu aliran terjadi dengan parameter 

koefisien konduktivitas termal k. Rasio antara konduktivitas termal dengan 

parameter termodinamika 𝜌𝐶𝑝 dapat digunakan untuk merepresentasikan panas 

yang dapat disimpan oleh suatu fluida dalam keadaan tertentu (tekanan dan 

temperatur). Rasio tersebut secara umum dikenal sebagai difusivitas termal χ 

merupakan rasio antara konduktivitas termal dengan kapasitas panas volumetrik 

ρCp yang dihubungkan menurut [109]: 

𝜒 =
𝑘

𝜌𝐶𝑝
         (2.74) 

Nilai difusivitas termal yang semakin besar menunjukkan jumlah kalor yang 

dapat disimpan oleh kondisi fluida tersebut juga semakin besar karena jumlah 

energi yang terdapat pada setiap volume fluida juga meningkat. Difusivitas 

merupakan properti aliran yang dipengaruhi oleh posisi, arah dan pergerakan dari 

elemen fluida, bukan merupakan properti fisik fluida [68]. Difusivitas yang 

semakin tinggi menunjukkan interaksi olakan skala kecil dan skala besar yang 
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semakin dominan sehingga panas yang berpindah juga semakin besar. Hal ini juga 

ditunjukkan melalui persamaan difusi; 

𝜕

𝜕𝑥
(𝑘

𝜕𝑇

𝜕𝑥
)+

𝜕

𝜕𝑦
(𝑘

𝜕𝑇

𝜕𝑦
) +

𝜕

𝜕𝑧
(
𝜕𝑇

𝜕𝑧
)+ 𝑞̇ = 𝜌𝐶𝑝

𝜕𝑇

𝜕𝑡
    (2.75) 

Dengan 

𝜌𝐶𝑝
𝜕𝑇

𝜕𝑡
 : laju perubahan energi termal per satuan volume fluida yang 

merepresentasikan bahwa perpindahan panas per  satuan waktu berbanding lurus 

dengan besarnya panas yang mengalir pada setiap arah i, j, dan k. Untuk koordinat 

silindris pada Gambar 2.31. 

 
Gambar 2.31. Volume kendali pada proses difusi termal  

 

1

𝑟

𝜕

𝜕𝑟
(𝑘𝑟

𝜕𝑇

𝜕𝑟
)+

1

𝑟2

𝜕

𝜕𝜙
(𝑘

𝜕𝑇

𝜕𝜙
) +

𝜕

𝜕𝑧
(
𝜕𝑇

𝜕𝑧
)+ 𝑞̇ = 𝜌𝐶𝑝

𝜕𝑇

𝜕𝑡
    (2.76) 

Persamaan (2.76) merupakan persamaan difusi dengan koordinat silindris dengan 

konsep volume kendali seperti pada Gambar 2.31 merepresentasikan bahwa 

perpindahan panas per  satuan waktu berbanding lurus dengan besarnya panas yang 

mengalir pada setiap arah r, φ, dan arah z. Persamaan difusi secara sederhana dapat 

ditulis dalam bentuk: 

𝜕𝑇

𝜕𝑡
= 𝜒

𝜕2𝑇

𝜕𝑥𝑖𝑥𝑖
         (2.77) 

Difusivitas yang terjadi pada suatu aliran turbulen mentransmisikan momentum dan 

panas. Transport momentum terjadi disebabkan oleh kecepatan aliran secara 

konvektif, dikenal sebagai difusivitas momentum turbulen 𝜀𝑀, sementara transport 

panas disebabkan oleh adanya gradien temperatur secara molekular, dikenal 
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sebagai difusivitas termal turbulen 𝜀𝐻. Persamaan difusivitas momentun turbulen 

dan persamaan difusivitas termal turbulen diatur menurut persamaan berikut: 

𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅ = 𝜀𝑀
𝜕𝑢

𝜕𝑦
         (2.78) 

Dengan  

𝜀𝑀  : merupakan difusivitas momentum (m2/s) 

𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅ : fluktuasi kecepatan u dan v 

𝜕𝑢

𝜕𝑦
 : parameter perpindahan molekul karena kecepatan 

 

Persamaan difusivitas molekular turbulen sesuai persamaan [72]: 

𝑣′𝑇′̅̅ ̅̅ ̅ = 𝜀𝐻
𝜕𝑇

𝜕𝑦
         (2.79) 

Dengan: 

𝜀𝐻 : difusivitas termal turbulen (m2/s) 

𝑣′𝑇′̅̅ ̅̅ ̅ : fluktuasi kecepatan dan temperatur 

𝜕𝑇

𝜕𝑦
 : perpindahan molekul karena temperatur 

 

Sehingga hukum Fourier untuk difusi molekular menjadi: 

𝑢̅
𝜕𝑇̅

𝜕𝑥
+ 𝑣̅

𝜕𝑇̅

𝜕𝑦
−

𝜕

𝜕𝑦
[(𝜒 + 𝜀𝐻)

𝜕𝑇̅

𝜕𝑦
] = 0      (2.80) 

 

Persamaan di atas mendeskripsikan bahwa difusivitas termal turbulen 𝜀𝐻 

mempengaruhi transport energi pada suatu aliran, selain difusivitas termal χ. 

Selanjutnya besarnya difusivitas turbulen yang terjadi juga dapat 

merepresentasikan karakteristik aliran. Nilai 𝜀𝐻 ≫ 𝜒 terjadi pada zona fully 

turbulent region, sementara nilai 𝜀𝐻 ≪ 𝜒 terjadi pada zona sublayer yang sangat 

dekat dengan dinding. Sehingga nilai konduktivitas termal 𝜅𝑇; 

𝜅𝑇 = 𝜌𝐶𝑝𝜀𝐻         (2.81) 

Dengan adanya pengaruh dari difusivitas termal turbulen 𝜀𝐻, fluks kalor turbulen; 

𝑞"̇ = −𝜅𝑇
𝜕𝑇̅

𝜕𝑦
         (2.82) 

Efektivitas difusivitas momentum dan difusivitas termal turbulen dapat 

dikorelasikan dengan menggunakan bilangan Prandtl turbulen [70] menurut 



71 

 

Universitas Indonesia 
 

persamaan berikut, yang secara fisik dapat direpresentasikan sebagai rasio antara 

konveksi dan difusi pada suatu aliran turbulen. 

𝑃𝑟𝑇 =
𝜀𝑀

𝜀𝐻
=

𝑘𝑜𝑛𝑣𝑒𝑘𝑠𝑖

𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠𝑖
       (2.83) 

Secara fisik, bilangan prandtl turbulen tersebut menunjukkan rasio antara viskositas 

turbulen (ν) dan difusivitas turbulen (χ) , disimbolkan sebagai PrT [72] seperti yang 

ditunjukkan pada persamaan 

𝑃𝑟𝑇 =
𝜈𝑇

𝜒
         (2.84) 

Dalam bentuk viskositas dinamik 𝜇𝑇 dan konduktivitas termal 𝜅𝑇 

𝑃𝑟𝑇 =
𝜇𝑇𝐶𝑝

𝜅𝑇
=

𝜀𝑀

𝜀𝐻
=

𝜈𝑇

𝜒
       (2.85) 

Dengan adanya parameter tambahan difusivitas momentum turbulen 𝜀𝑀, persamaan 

energi dari hukum Fourier menjadi [72]: 

𝑢̅
𝜕𝑇̅

𝜕𝑥
+ 𝑣̅

𝜕𝑇̅

𝜕𝑦
−

𝜕

𝜕𝑦
[(𝜒 + 𝜀𝐻)

𝜀𝑀

𝑃𝑟𝑇
] = 0      (2.86) 

 

Analogi-Reynolds 

Alur-pikir pada Gambar 2.32 menjelaskan bahwa konsep klasik, yaitu analogi 

Reynolds, yang menyatakan keseimbangan nilai antara transport konvektif dan 

transport difusif pada suatu aliran resirkulasi perlu dikoreksi. Gambar 2.33 

mendeskripsikan konsep analogi-Reynolds pada suatu elemen fluida yang bergerak 

sehingga menghasilkan δl dengan perubahan δu dalam perubahan waktu δt. 

Pergerakan fluida tersebut menghasilkan perpindahan momentum dan kalor pada 

arah-y yang independen terhadap proses yang terjadi secara molekular. 
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Gambar 2.32. Alur-pikir difusivitas termal  

 

 
Gambar 2.33. Analogi Reynolds, dari [72]  

 

Berdasarkan hukum dinding Von Kármán u+, pada proses pergerakan fluida 

tersebut gaya viskos yang hanya memiliki pengaruh yang sangat kecil sehingga 

pengaruhnya terhadap viskositas diabaikan. Nilai PrT pertama kali dideskripsikan 

dengan analogi-Reynolds, dimana 𝑃𝑟𝑇 = 1 oleh Kays and Crawford, yang 
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selanjutnya diklarifikasi secara eksperimen menjadi 𝑃𝑟𝑇  sebesar 0,7-0,9 [72], [91]. 

Pada konsep analogi Reynolds, mekanisme ini diartikan sebagai nilai difusivitas 

momentum yang disebabkan oleh viskositas setara dengan nilai difusivitas yang 

disebabkan oleh kalor; nilai bilangan Prandtl turbulen 𝑃𝑟𝑇 = 1 

𝜀𝑀 = 𝜀𝐻         (2.87) 

𝑃𝑟𝑇 = 1         (2.88) 

Meskipun nilai ini berlaku umum untuk sebagian besar jenis aliran, Reynolds 

analogy tidak memberikan hasil yang baik untuk aliran pada geometri yang rumit. 

Hal ini antara lain karena persamaan energi juga menjelaskan bahwa pada proses 

ini juga terjadi perpindahan kalor konduksi yang terjadi secara molekular – yang 

berada di luar lingkup konsep analogi Reynolds, sehingga pengaruhnya terhadap 

tegangan geser viksos dan viskositas tidak lagi dapat diabaikan  [72]. Peta pikir 

konsep bilangan Prandtl turbulen dapat dilihat pada Gambar 2.32. Kedua 

mekanisme yang berbeda ini menjadikan analogi-Reynolds harus dikoreksi, 

sehingga 

𝜀𝑀 ≠ 𝜀𝐻         (2.89) 

𝑃𝑟𝑇 ≠ 1         (2.90) 

Ketidaksetraraan nilai antara difusivitas momentum turbulen dan difusivitas 

termal turbulen juga terjadi pada aliran yang lebih kompleks, dimana viskositas 

turbulen dominan terhadap viskositas molekular. Besarnya jumlah kalor yang 

terdifusi juga menunjukkan intensitas turbulensi terhadap aliran secara umum. 

Lebih lanjut, nilai bilangan Prandtl turbulen berkembang menjadi nilai yang perlu 

diperhatikan untuk digunakan pada model turbulen RANS-based dimana nilai 𝑃𝑟𝑇  

memiliki rentang yang cukup besar [110]. Model turbulen RNG k-ε merupakan 

salah satu model turbulen yang mampu mengakomodir pengaturan besarnya nilai 

bilangan Prandtl turbulen ini. Lebih lanjut, rasio antara konveksi dan difusi pada 

satu aliran turbulen disimbolkan melalui bilangan Peclet sebagaimana terdapat pada 

Gambar 2.32. Bilangan Peclet merupakan fungsi dari kecepatan alir v dan skala 

aliran l sebagai suku konveksi dan difusivitas termal χ. 

Menurut A.J. Reynolds (1974) [70], untuk aliran round jets, bilangan turbulen 

Prandtl yang umum digunakan adalah 0,7, sedangkan pada aliran dengan  geseran 

(shear flow) sebesar 0,5. Rekomendasi ini didasari pada asumsi untuk nilai bilangan 
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Prandtl molekular diasumsikan sama dengan satu (atau mendekati satu). Reynolds 

juga mengungkapkan hasil investigasinya, bahwa prediksi terhadap nilai PrT cukup 

sulit untuk dilakukan, karena nilai dari bilangan ini tidak hanya memiliki nilai yang 

relatif seragam, namun juga independen terhadap difusivitas molekular dan 

bilangan Reynolds Re. Akan tetapi, hasil dari beberapa eksperimen yang telah 

diinvestigasi sebelumnya merekomendasikan bahwa dengan berubahnya nilai 𝑃𝑟𝑇  

menyebabkan perubahan nilai Re. Investigasi tersebut dilakukan pada jet dan wake 

di udara. Untuk dapat difenisikan nilai 𝑃𝑟𝑇 , dibutuhkan beberapa variabel, yaitu 

paremeter aliran tengah, korelasi geseran kecepatan, serta korelasi kecepatan-

temperatur. Tingkat kesulitan yang tinggi untuk mendefinisikan nilai 𝑃𝑟𝑇  dengan 

akurasi yang sangat tinggi menjadikan prediksi nilai 𝑃𝑟𝑇  pada berbagai eksperimen 

cenderung berlaku khusus. 

Pada persamaan transport model turbulen RNG k-ε oleh Yakhot dan Orszag 

[57]. Pada model turbulen tersebut, nilai 𝑃𝑟𝑇  mempengaruhi suku disipasi turbulen 

pada ruas sebelah kanan, baik pada persamaan transport k maupun pada persamaan 

transport ε, disimbolkan dalam bentuk inversi dari 𝑃𝑟𝑇 , yaitu sebagai α (𝛼 =

𝑃𝑟𝑇
−1

). Pada model turbulen RNG k-ε, Yakhot dan Orszag merekomendasikan nilai 

α dengan rentang 1-1,3929, dengan asumsi bilangan Prandtl molekular αo = 1. 

Bilangan turbulen Prandtl merupakan metode untuk memodelkan fluks kalor yang 

sederhana dengan akurasi yang baik [111]. Oleh Yakhot dan Orszag, nilai bilangan 

Prandtl turbulen dituliskan sebagai bentuk inversi, inverse (𝛼 = 𝑃𝑟𝑇
−1

) untuk 

memudahkan analisis [112]. Bilangan α ditulis sebagai fungsi dari rasio antara 

viskositas molekular dan viskositas turbulen sesuai persamaan 2.132. 

𝛼 ≡ 𝑃𝑟𝑇
−1 =

𝜒

𝜈𝑇
        (2.91) 

|
𝛼−1.3929

𝛼0−1.3929
|
0.6321

|
𝛼+2.3929

𝛼0+2.3929
|
0.3679

=
𝜈0

𝜈𝑇
     (2.92) 

 

Untuk menyederhanakan analisis, bilangan Prandtl turbulen PrT dapat ditulis 

sebagai bentuk inversi (1/𝑃𝑟𝑇  = α). Konsep inversi ini diaplikasikan pada aliran 

dengan dominasi difusivitas termal yang mendominasi viskositas turbulen, seperti 

pada aliran resirkulasi. Turbulensi pada aliran resirkulasi dengan besaran 

komponen kecepatan variatif, menyebabkan perpindahan panas terjadi, dari bagian 
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pusat menuju luar. Alur-pikir untuk konsep difusivitas pada aliran turbulen dapat 

dilihat pada Gambar 2.32.  

Mohseni at.al [113] menunjukkan bahwa aliran kritis dengan gaya buoyancy 

yang semakin besar menghasilkan prediksi bilangan turbulen Prandtl (𝑃𝑟𝑇) yang 

semakin kecil, dengan rentang paling besar; 𝑃𝑟𝑇  = 0.9 (𝛼 = 1.11).  Berdasarkan 

asumsi bahwa nilai 𝛼0 = 1 (difusivitas termal molekukar sebanding dengan 

difusivitas momentum), maka pengaruh rentang nilai 𝛼 terhadap ambang viskositas 

turbulen menunjukkan dominasi viskositas turbulen terhadap aliran tengah. 

 

Gambar 2.34. Grafik α – rasio viskositas  

Konsep inversi tersebut juga dapat dijelaskan melalui Gambar 2.34. Pada 

gambar tersebut, dengan penggunaan nilai α = 1-1,3929 (delta = 0,0001 untuk setiap 

titik) berdasarkan persamaan 2.94, menunjukkan bahwa penggunaa nilai α yang 

semakin besar menyebabkan ambang viskositas yang semakin kecil. Nilai α = 1 

menunjukkan 𝜈𝑇 𝜈0⁄ = 1, kesetaraan antara viskositas turbulen dan viskositas 

molekular. Pada α < 1, rasio 𝜈𝑇 𝜈0⁄  akan membesar, aliran cenderung laminar  

(viksositas molekular lebih dominan daripada viskositas turbulen). Lebih lanjut, 

pada α = 1,3929, nilai ambang viskositas sangat kecil (5 E-09). Hal ini menjukkan 
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bahwa pada penggunaan  α > 1,3929 akan menjadikan rasio viskositas 𝜈𝑇 𝜈0⁄  

menjadi sangat besar, lim
𝜈𝑇 𝜈0⁄  ≫ ~

. Oleh karena itu, untuk prediksi aliran dengan 

intensitas turbulensi yang tinggi, nilai inversi bilangan Prandtl α harus ditentukan 

pada rentang 1-1,3929. Konsep-konsep tersebut, dengan aplikasi pada aliran 

resirkulasi dimana perindahan panas yang terjadi secara molekular yang lebih 

dominan daripada viskositas turbulen yang terjadi secara konvektif, menjadikan 

notasi α  (bilangan Prandtl rurbulen – inverse) lebih sesuai untuk digunakan 

dibandingkan dengan notasi 𝑃𝑟𝑇  (bilangan Prandtl turbulen) 

Rentang nilai ini juga sesuai dengan hasil penelitian Weigand et.al [114], 

dimana nilai bilangan Prandtl turbulen untuk cair atau gas (𝛼−1 = 𝑃𝑟) ≤ 1. Nilai 

bilangan Prandtl turbulen semakin meningkat sesuai jarak fluida ke dinding.  

Melalui berbagai parameter tersebut, viskositas turbulen juga merupakan 

karakteristik aliran turbulen yang baik. Menurut hipotesis Boussinesq, pada aliran 

turbulen, viskositas aliran merupakan viskositas total antara viskositas aliran 

tengah, dimana aliran sudah stabil ditambah dengan viskositas turbulen (νT). 

𝜈𝑇 = 𝐶𝜇
𝑘2

𝜖
         (2.93) 

Nilai viskositas turbulen proporsional terhadap kuadrat kinetik energi yang 

dimiliki aliran dengan disipasi yang terjadi sehingga mengurangi energi kinetik 

tersebut, dengan konstanta 𝐶𝜇 yang menunjukkan proporsionalitas antara energi 

kinetik dan disipasi turbulen. Berdasarkan prinsip renormalisasi skala olakan kecil 

pada model turbulen RNG k-ε pada [57], dimana viskositas aliran total merupakan 

jumlah dari viskositas aliran tengah dengan viskositas yang dihasilkan oleh olakan 

skala kecil. Dihasilkan nilai 𝐶𝜇 = 0,0837, yang pada eksperimen 0,09. Secara 

umum, aplikasi numerikal menggunakan nilai 𝐶𝜇 = 0,09.  

Secara partikular, eksperimen terhadap determinasi bilangan turbulen Prandtl 

PrT dilakukan terhadap olakan dan jet (wakes dan jets) di udara, yang didasari 

ketersediaan dan kemampuan alat uji [71]. Menurut Reynolds [70], PrT merupakan 

fungsi dari bilangan Prandtl dan Re untuk aliran dengan rentang temperatur dan 

konsentrasi kecil. Formula empiris untuk mendeterminasikan bilangan PrT 

diungkapkan oleh Malhotra dan Kang (1983) dimana nilai Prt sebagai fungsi dari 

bilangan Prandtl molekular Pr [71]: 
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𝑃𝑟𝑇
−1 = 0.91 + 0.13𝑃𝑟0.545;          0.7 < 𝑃𝑟 < 100    (2.94) 

Secara umum, nilai Prt untuk wake dan jets berada pada rentang 0.5-1.3 [70] 

Relasi antara disipasi turbulen ε, viskositas turbulen ν, dan difusi molekular 𝜒0 dari 

fluktuasi temperatur T terhadap laju disipasi. 

𝜕

𝜕𝑡

1

2
∫𝑇2(𝑥, 𝑡)𝑑𝑥 = −𝜒0 ∫(∇𝑇)2𝑑𝑥      (2.95) 

Valid untuk 2.5 x 104 < Re < 106 

Alur pikir bilangan Prandtl turbulen dan pengaruhnya terhadap difusivitas 

ditunjukkan oleh Gambar 2.35. 

 

 
Gambar 2.35. Alur-pikir bilangan Prandtl turbulen  
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• εH > χ → Zona berkembang penuh
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difusivitas momentum turbulen (εM)

Hukum Fourier untuk difusivitas termal, 
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Persamaan energi untuk difusi
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III. METODOLOGI PENELITIAN 

 

Penelitian ini dilakukan dalam beberapa tahapan yaitu: 

A. Eksperimen terhadap purwarupa turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a 

Eksperimen dilakukan untuk memperoleh data-data fisik; laju alir massa udara, 

beda tekanan, dan temperatur dari runner cross-flow. Turbin gas mikro bioenergi 

Proto X-2a merupakan turbin gas mikro dengan satu-tingkat kompresor dan turbin 

radial. Runner cross-flow diletakkan pada bagian depan kompresor, dan digerakkan 

oleh udara masuk menuju kompresor tersebut. Spesifikasi turbin gas mikro bionergi 

Proto X-2a. 

Sistem utama 

• Siklus kerja  : satu tingkat 

• Jenis kompresor  : sentrifugal (A/R = 0,5) 

Diameter inducer  : 47,4mm 

Diameter Exducer : 74,9mm 

• Jenis ruang bakar  : tubular 

• Jenis turbin  : radial (A/R = 0,82) 

Diameter   : 65mm 

• Bahan bakar uji  : diesel 

• Pendingin   : oli 

Sistem penghasil daya listrik 

• Konverter  : runner cross-flow 

• Generator   : DC, 12V, dengan baterai DC 

B. Karakterisasi dan pemilihan model turbulen untuk runner cross-flow 

Sebagai studi awal untuk menentukan model turbulen yang paling sesuai untuk 

digunakan pada runner cross-flow berdasarkan bentuk geometri-geometri 

sederhana yang dapat merepresentasikan fenomena aliran resirkulasi yang dominan 

terjadi pada operasi runner cross-flow. 

C. Simulasi numerik terhadap runner cross-flow 

Setelah ditetapkan model turbulen yang akan digunakan, simulasi numerik 

terlebih dahulu dilakukan untuk menentukan efektivitas nilai bilangan Prandtl 

turbulen pada geometri-geometri sederhana yang dapat merepresentasikan aliran 
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resirkulasi pada runner cross-flow. Tahap ini dilanjutkan dengan uji ketergantungan 

mesh terhadap model CFD dari runner cross-flow untuk menghindari kesalahan 

numerik model dan menentukan jenis mesh optimum. Simulasi CFD pada runner 

cross-flow dilakukan kemudian berdasarkan data-data hasil eksperimen untuk 

menentukan bilangan Prandtl turbulen optimum pada runner cross-flow. 

 

3.1 Set-up Eksperimen Terhadap Runner cross-flow Sebagai Komponen Dari 

Turbin Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a 

Gambar 3.1 memperlihatkan skematik sistem turbin gas mikro bioenergi Proto 

X-2a berikut dengan legenda komponen-komponennya. Gas hasil pembakaran di 

ruang bakar (combustion chamber) menggerakan turbin radial (radial turbine). 

Selanjutnya, turbin radial menggerakkan kompresor sentrifugal (centrifugal 

compressor). Daya mekanis dari sistem ini selanjutnya dikonversi menjadi daya 

listrik melalui aplikasi runner cross-flow. Runner cross-flow digerakkan oleh udara 

masuk kompresor sebagai dengan memanfaatkan efek hisap kompresor. Daya 

listrik dihasilkan oleh komponen alternator DC (generator) yang dihubungkan ke 

runner cross-flow melalui sambungan kopling fleksibel. 

 
Gambar 3.1. Skematik eksperimen turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a 
 

Pengukuran temperatur dan tekanan dilakukan dengan termokopel tipe-K 

dengan menggunakan data akuisisi National Instrument NI-9213 (temperatur) dan 

pada 8 titik, yaitu: 
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• Temperatur dan tekanan lingkungan (T0 , P0); T0 = 27oC dan P0 = 1 atm 

• Temperatur dan tekanan keluar kompresor (T1, P1) 

• Temperatur dan tekanan masuk ruang bakar (T2, P2) 

• Temperatur dan tekanan masuk turbin (T3, P3) 

• Temperatur dan tekanan keluar turbin tingkat 1 (T4, P4) 

• Temperatur dan tekanan keluar turbin tingkat 2 (T5, P5) 

• Temperatur udara masuk dan keluar runner cross-flow (TCR1) dan (TCR2) 

Pengukuran laju bahan bakar dilakukan dengan mengunakan flow meter bahan 

bakar. Pengukuran kecepatan kompresor (N1) dan kecepatan runner cross-flow 

dilakukan dengan menggunakan non-contact fiber optic tachometer. Data-data 

hasil eksperimen tersebut merupakan parameter-parameter karakteristik dari 

sebuah turbin gas mikro. Pengukuran laju massa udara dan efisiensi dari kompresor 

dilakukan dengan plotting data kecepatan dan rasio tekanan kompresor pada 

compressor performance map seperti yang ditunjukkan oleh Gambar 3.2. Secara 

umum, eksperimen direpresentasikan oleh parameter-parameter karakteristik 

seperti pada Tabel 3.1, selain parameter-parameter lain. 

Tabel 3.1. Parameter-parameter karakteristik sistem 

No. Parameter Simbol Satuan 

1. Kecepatan kompresor N1 rpm 

2. Rasio tekanan kompresor P1/P0 - 

3. Laju massa udara kompresor 𝑚̇ kg/s 

4. Laju massa bahan bakar mf kg/s 

5. Temperatur masuk turbin (TIT) T3 oC 

6. Efisiensi termal sistem Ƞsistem % 

7. Kecepatan runner cross-flow N3 rpm 

8. Temperatur udara masuk runner TCR1 oC 

9. Temperatur udara keluar runner TCR2 oC 

10. Daya runner PCFR Watt 

11. Efisiensi runner ȠCFR % 
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Gambar 3.2. Peta kerja kompresor (diperoleh dari Garrett Tubocharger) [85] 

 

Sub-sistem runner cross-flow, yang berada pada sisi masuk dari kompresor 

seperti yang ditunjukkan pada set-up eksperimen pada Gambar 3.1, menjadikan 

siklus kerja turbin gas, yaitu siklus Brayton yang ditunjukkan oleh Gambar 2. 3 

mengalami perubahan. Perubahan siklus Brayton menjadi siklus Brayton 

modifikasi ini ditunjukkan oleh Gambar 3.3. Dengan adanya tambahan runner 
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cross-flow, kondisi sisi masuk kompresor tidak berada pada kondisi lingkungan, 

tekanan berada dibawah tekanan lingkungan, karena adanya efek hisap  dari runner 

cross-flow. Lebih jauh, siklus Brayton tersebut juga tidak menjadi siklus ideal, 

karena proses dari titik 2 – 3 (masuk dan keluar ruang bakar) secara aktual tidak 

terjadi secara isobarik karena terjadi jatuh tekan pada ruang bakar. 

 

 
Gambar 3.3. Diagram P-V pada siklus Brayton - modifikasi  

 

3.2 Model Geometris Runner cross-flow 

Sub-sistem runner cross-flow ini merupakan komponen yang mengkonversi 

daya mekanis yang dihasilkan oleh turbin gas menjadi daya listrik. Seperti pada 

skematik eksperimen yang ditunjukkan oleh Gambar 3.1, runner cross-flow 

digerakkan oleh udara masuk kompresor dan dihubungkan ke alternator DC melalui 

sambungan kopling fleksibel (dan baterai DC sebagai sumber eksitasi energi) untuk 

dapat menghasilkan daya listrik. Spesifikasi teknis dari runner cross-flow 

ditunjukkan oleh tabel 4. Gambar 3.5 dan Gambar 3.6 memperlihatkan model 

geometri dan gambar kerja runner cross-flow. Runner cross-flow tersebut 

beroperasi dengan menggunakan casing dan rangka sebagaimana ditunjukkan oeh 

Gambar 3.7 dan Gambar 3.8. Termokopel tipe-K yang digunakan untuk pengukuran 

temperatur dipasang pada sisi masuk dan keluar dari casing runner cross-flow. 
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Tabel 3.2. Spesifikasi runner cross-flow 

No. Parameter Satuan Nilai 

1. Jumlah Sudu Buah 20 

2. Sudut Serang masuk (α1) o 46,23 

3. Sudut serang keluar (α2) o 84,86 

4. Diameter Luar, D1 mm 164 

5. Diameter Dalam, D2 mm 109,46 

6. D2/D1 - 0.66 

7. Tinggi runner (L) mm 87 

8. L/D2 mm 0,79 

 

 
Gambar 3.4. Model 3-dimensi runner cross-flow  

 
Gambar 3.5. Gambar Kerja Runner cross-flow  
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Gambar 3.6. Gambar kerja runner cross-flow dan casing 

 

 
Gambar 3.7. Desain 3D sistem runner cross-flow  

 

Proses manufaktur dari runner cross-flow secara presisi dengan menggunakan 

CNC yang ditunjukkan oleh Gambar 3.9 sesuai spesifikasi pada Tabel 3.2. Salah 

satu kelebihan rancangan runner cross-flow pada peneltian ini adalah ketiadaan 

poros pada bagian dalam runner sehingga tidak menghambat aliran dalam runner 

dari tingkat satu runner menuju keluaran pada tingkat dua. 
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Gambar 3.8. Gambar kerja sistem runner cross-flow  

 

 
Gambar 3.9. Proses manufaktur runner cross-flow  
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3.3 Kalibrasi Termokopel 

Kalibrasi dilakukan terhadap termokopel tipe-K yang digunakan untuk 

pengukuran temperatur udara masuk (TCR1) dan keluar (TCR2) casing runner cross-

flow. Kalibrasi dilakukan dengan menggunakan Circulating Thermostatic Bath 

(CTB) dengan fluida kerja air. Temperatur kalibrasi divariasikan dari temperatur 

20oC hingga 80oC dengan retang 5oC. Berdasarkan pengolahan data hasil kalibrasi, 

temperatur yang diukur dengan menggunakan termokopel TCR1 underpredicted 

sebesar 0,754oC dan pada TCR2 underpredicted sebesar 0,768oC. Proses kalibrasi 

dan hasil kalibrasi termokopel untuk seluruh titik uji ditunjukkan pada Gambar 3.10 

dan Gambar 3.11. 

 
Gambar 3.10. Proses kalibrasi termokopel  

 
Gambar 3.11. Hasil Kalibrasi termokopel tipe-K  
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3.4 Karakterisasi Model Turbulen STD k-ε Dan Model Turbulen RNG k-ε 

Sebagai model turbulen yang paling umum digunakan, perlu dilakukan 

perbandingan model turbulen STD k-ε dan model turbulen RNG k-ε. Secara umum, 

dari beberapa studi penelusuran studi literatur seperti pada Tabel 1. 2, simulasi CFD 

pada runner cross-flow sebagian besar menggunakan model turbulen STD k-ε, 

sebesar 61,11%, sementara penggunaan model turbulen RNG k-ε sebesar 22,22% 

yang secara diagram ditunjukkan oleh Gambar 3.12. Namun, berbagai penelitian 

yang menunjukkan kelebihan model turbulen RNG k-ε dibandingkan dengan model 

turbulen STD k-ε menjadikan komparasi model perlu dilakukan pada aliran-aliran 

sederhana yang mampu merepresentasikan fenomena aliran didalam runner cross-

flow, yaitu fenomena aliran sekunder dan fenomena separasi aliran pada suatu 

belokan pipa silindris.  

Pipa silindris berbelok yang digunakan pada karakterisasi model turbulen 

merupakan komponen turbin gas mikro Proto X-2a. Pipa tersebut merupakan 

penghubung antara kompresor dengan ruang bakar, yang ditunjukkan oleh Gambar 

3.13. Pipa silindris yang digunakan memiliki diameter inlet sebesar 43mm 

sepanjang 140mm, lalu berkespansi menjadi diameter 60mm sepanjang 95mm dan 

ekspansi menadi diameter 75mm sepanjang 55mm sebelum menjuju belokan 

dengan sudut 122,47o dan tegak lurus ke arah bawah sepanjang 203,26mm. Pipa 

tersebut bertugas menyalurkan udara bertekana dari keluaran kompresor menuju 

ruang bakar yang secara skematik ditunjukkan oleh Gambar 3.14. 

 
Gambar 3.12. Presentase penggunaan model turbulen pada runner cross-flow  
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Gambar 3.13. Model geometris pipa silindris berbelok  

 

 
Gambar 3.14. Skematik pengujian terhadap pipa berbelok  

 

3.4.1. Karakterisasi pemisahan aliran pada belokan pipa 

Pemisahan aliran merupakan fenomena aliran yang banyak terjadi pada alira 

resirkulasi. Pada belokan pipa, pemisahan aliran terutama terjadi setelah fluida 

melewati belokan [59]. Model turbulen STD k-ε dan model turbulen RNG k-ε 

dikarakterisasi pada fenomena aliran ini. Simulasi CFD dilakukan secara 3 dimensi 

dengan jumlah mesh 15x20x144 (139.440 cells) dengan menggunakan CFDSOF. 

Gambar 3.15 menunjukkan grid komputasi dari pipa silindris tersebut. 
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Gambar 3.15. Grid komputasi 3D dari saluran keluar kompresor  

Untuk menentukan jatuh tekanan, pressure gage dipasang pada jarak 150mm dari 

sisi inlet dan pada 390mm setelah belokan pipa dengan nilai tekanan berturut-turut 

0,122 bar (G) menjadi 0,112 bar (G) yang disebabkan karena adanya pemisahan 

aliaran [115]. Berdasarkan data hasil eksperimen pada purwarupa, laju volume 

udara sebesar 3,5CMM dengan temperatur 55oC. Data-data tersebut menghasilkan 

bilangan Reynolds masuk pipa sebesar 31.000. Gambar 3.16   menunjukkan bahwa 

pemisahan aliran terjadi pada sisi sebelah dalam dari belokan, dimana model 

turbulen RNG k-ε memprediksi gradien kecepatan yang lebih besar pada area 

tersebut dibandingkan model turbulen STD k-ε. Gambar 3.17  menunjukkan bahwa 

simulasi dengan menggunakan model turbulen STD k-ε menghasilkan prediksi nilai 

jatuh tekan yang lebih besar dibandingkan dengan yang diprediksi oleh model 

turbulen RNG k-ε. 

 

Gambar 3.16. Distribusi kecepatan; model turbulen (a) STD k-ε; (b)  RNG k-ε 
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Gambar 3.17 secara umum me-rekonfirmasi prediksi nilai tekanan bahwa 

pemisahan aliran yaang terjadi pada belokan pipa disebabkan oleh adanya gaya 

sentrifugal yang dialami oleh fluida menuju bagian luar. Dari parameter kecepatan 

menunjukkan bahwa gradien kecepatan yang terjadi pada pusat belokan pipa yang 

diprediksi dengan menggunakan model turbulen RNG k-ε lebih besar dibandingkan 

dengan yang dihasilkan oleh model turbulen STD k-ε, meskipun secara kuantitatif 

perbedaan keccepatan yang terjadi cukup kecil, dengan nilai 11,8 m/s dan 11,9 m/s 

seperti yang ditunjukkan oleh Gambar 3.18. Kecepatan yang lebih besar 

menyebabkan perpindahan momentum yang terjadi juga menjadi lebih besar, yang 

juga berarti pada model turbulen RNG k-ε, gaya inersia lebih mendominasi gaya 

viskos dibandingkan dengan pada model turbulen STD k-ε. 

Pada sisi lain, untuk parameter turbulen viskositas efektif, yang ditunjukkan 

oleh Gambar 3.19, viskositas efektif yang ditunjukkan oleh model turbulen STD k-

ε pada bagian dekat dinding pada kecepatan yang rendah. Hal ini tidak sejalan 

dengan hasil prediksi untuk kecepatan dan tekanan pada daerah yang sama, dan 

menunjukkan bahwa model STD k-ε overprediksi nilai viskositas turbulen, 

dibandingkan dengan model turbueln RNG k-ε. Lebih jauh, pada suatu aliran 

turbulen dimana cascade energy berperan dominan, energi kinetik aliran dengan 

viskositas yang lebih tinggi (dengan skala olakan yang lebih kecil) terdisipasi oleh 

aliran dengan viskositas yang lebih rendah (dengan skala olakan yang lebih besar). 

Konsep ini sejalan dengan yang ditunjukkan oleh model turbulen RNG k-ε. 

Pada parameter energi kinetik turbulen seperti yang ditunjukkaan oleh Gambar 

3.20, kedua model menunjukkan adanya penurunan energi kinetik turbulen pada 

bagian dekat dinding [71]. Pada nilai maksimum, model turbulen RNG k-ε 

memprediksi 2,85 m2/s2 pada jalur vertikal setelah belokan sementara model 

turbulen STD k-ε memprediksi 4,22 m2/s2 pada daerah menuju belokan. Dengan 

konsep energi kinetik turbulen yang merepresentasikan fluktuasi aliran, maka 

lokasi energi kinetik yang ditunjukkan oleh model turbulen RNG k-ε lebih rasional 

dibandingkan hasil yang diprediksi oleh model turbulen STD k-ε. Hal ini sekaligus 

sejalan dengan parameter viskositas efektif yang semakin rendah setelah melewati 

belokan. 
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Ketika terjadi proses cascade energy, penurunan energi kinetik dikonversi 

sebagai kenaikan temperatur, atau dengan kata lain aliran turbulen terdisipasi. Laju 

disipasi yang semakin besar juga dapat merepresentasikan intensitas turbulen yang 

terjadi. Kedua model mampu merepresentasikan konsep ini dengan tingkat disipasi 

yang lebih tinggi terjadi pada belokan yang ditunjukkan oleh Gambar 3.21. 

Komparasi model turbulen STD k-ε dan model turbulen RNG k-ε pada 

pemisahan aliran pada belokan pipa menunjukkan bahwa untuk sebagian besar 

parameter aliran turbulen, model turbulen RNG k-ε menunjukkan hasil prediksi 

yang lebih rasional berdasarkan sifat-sifat fisik aliran turbulen. Dengan demikian, 

model ini lebih sesuai untuk aplikasi pada aliran dengan pemisahan yang disertai 

aliran sekunder. 

 

 
Gambar 3.17. Distribusi tekanan; model turbulen (a) STD k-ε; (b)  RNG k-ε  
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Gambar 3.18. Distribusi kecepatan; model turbulen (a) STD k-ε; (b) RNG k-ε  

 
 

 
Gambar 3.19. Viskositas efektif (a) STD k-ε dan (b) RNG k-ε  

 



93 

 

Universitas Indonesia 
 

 
Gambar 3.20. Energi kinetik turbulen (a) STD k-ε dan (b) RNG k-ε  

  

 
Gambar 3.21. Disipasi turbulen (a) STD k-ε dan (b) RNG k-ε  

 

3.4.2. Karakterisasi model turbulen pada aliran sekunder belokan pipa 

Sebagai kelanjutan dari sub-bab 3.4.1, komparasi karakteristik model 

turbulen STD k-ε dan model turbulen RNG k-ε pada pipa silindris, analisis 

dilakukan pada penampang melintang dari belokan pipa yang didominasi oleh 

aliran sekunder [116]. Aliran sekunder pada penampang pipa tersebut antara lain 

terjadi karena adanya jatuh tekan dengan pola aliran berputar (swirl) karena gaya 

sentrifugal yang dialami oleh aliran [92], [117]. Intensitas aliran sekunder ini antara 

lain dapat direpresentasikan oleh bilangan Dean [118], [119], [120]. Aliran 
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sekunder pada belokan pipa juga dapat menimbulkan turbulensi aliran, seperti pada 

penelitian yang dilakukan oleh Speziale et.al [100].  

 
Gambar 3.22. Grid Komputasi dan penampang pada belokan pipa  

 

Maka, analisis secara numerik terhadap aliran sekunder sebagai komparasi antara 

model turbulen yang sangat umum digunakan, yaitu model turbulen STD k-ε dan 

RNG k-ε pada variasi bilangan Reynolds udara ketika keluar kompresor. Analisis 

dilakukan pada penampang melintang di belokan pipa keluar kompresor. Grid 

komputasi pada pipa silindris tersebut ditunjukkan oleh Gambar 3.22, dengan 

gambar detail merupakan potong melintang pada belokan yang digunakan dalam 

analisis fenomena aliran sekunder. Data-data bilangan Reynolds dihasilkan dari 

pengolahan data hasil eksperimen terhadap prototipe Turbin Gas Mikro Bioenergi 

Proto X-2. Analisis dilakukan secara numerik dengan metode CFD. Bilngan 

Reynolds masuk yang diperoleh dari data hasil eksperimen, divariasikan menjadi 

dua jenis, yaitu 40900 dan 48100. Bilangan Dean (De) ditunjukkan oleh persamaan 

berikut: 

𝐷𝑒 = 𝑅𝑒 [
𝐷

𝑅𝑜
]
1

2⁄

        (2.99) 

Dengan [
𝐷

𝑅𝑜
] : rasio diameter pipa dan belokan (δ), < 1 
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Tabel 3.3. Bilangan Reynolds dan bilangan Dean pada belokan pipa  

Inlet Re 
k-ε STD k-ε RNG 

Re De Re De 
40900 2,73 E+04 25.549 3,6 E+04 34065 

48100 3,61 E+04 34065 4,55 E+04 42581 

 

Pada Inlet Re = 40900 

 
Gambar 3.23. Re inlet = 40900 (a) STD k-ε dan (b) RNG k-ε  

 

 

Pada Inlet Re = 48100 

 
Gambar 3.24. Re inlet = 48100 (a) STD k-ε dan (b) RNG k-ε 

 

Untuk setiap bilangan Reynolds masuk, prediksi model turbulen RNG k-ε 

selalu menunjukkan nilai kecepatan yang lebih tinggi dibandingkan dengan yang 

diprediksi oleh model turbulen STD k-ε, dengan presentase 10%-15%, seperti yang 

ditunjukkan oleh Gambar 3.23 dan Gambar 3.24. Tabel 3.3 menunjukkan bahwa 

untuk bilangan Reynolds yang sama, bilangan Reynolds lokal dan bilangan Dean 

yang diprediksi oleh model turbulen RNG k-ε lebih besar dibandingkan dengan 
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yang diprediksi oleh model turbulen STD k- ε. Hal ini menunjukkan bahwa model 

turbulen RNG k-ε mampu memprediksi fenomena aliran sekunder dengan intensitas 

yang lebih besar.   

Secara umum, kedua model menunjukkan terjadinya aliran sekunder, dengan 

kecepatan tertinggi terjadi pada bagian luar pipa. Ini terjadi karena adanya gaya 

sentrifugal yang dialami oleh aliran [100]. Ketika gaya sentrifugal dominan 

mempengaruhi aliran dan menjadikan fluida bagian luar bergerak dengan kecepatan 

yang lebih tinggi, fluida yang berada dekat dinding sebelah atas dan bawah juga 

akan bergerak menuju dinding, dengan arah yang berlawanan, sehingga 

menghasilkan dua buah vorteks aliran menuju aliran sekunder [121]. 

Gambar 3.23 dan Gambar 3.24 juga menunjukkan bahwa aliran sekunder 

ditunjukkan dengan arah sumbu-x negatif. Dengan sisi masuk udara yang tidak 

simetris penuh dan membentuk sudut 122o terhadap sumbu vertikal seperti yang 

ditunjukkan oleh Gambar 3.15, secara umum vorteks distribusi kecepatan pada 

penampang melintang yang diprediksi oleh model RNG k-ε lebih rasional, karena 

adanya gaya gravitasi yang mempengaruhi aliran ke arah sumbu-y. Prediksi 

kecepatan pada penampang belokan tersebut sejalan dengan besarnya bilangan 

Reynolds lokal dan bilangan Dean, fenomena aliran yang diprediksi oleh model 

turbulen RNG k-ε lebih rasional daripada yang diprediksi oleh model turbulen STD 

k-ε meskipun membutuhkan waktu komputasi yang lebih lama dengan daya 

komputasi umum. 

 

3.5 Validasi Model Turbulen RNG k-ε Terhadap Aliran-Aliran Spesifik Pada 

Variasi Bilangan Prandtl Turbulen - Inverse 

Hasil karakterisasi antara model turbulen RNG k-ε dan model turbulen STD k-ε 

pada pemisahan aliran dan aliran sekunder pada pipa silindris yang disajikan pada 

sub-bab 3.4, model turbulen RNG k-ε lebih mampu merepresentasikan aliran 

sekunder dan aliran dengan pemisahan. Fenomena-fenomena aliran tersebut juga 

terjadi pada aliran runner cross-flow. Untuk analisis lebih jauh, maka pada sub-bab 

3.5 dilakukan validasi aliran-aliran spesifik, pada pipa lurus hingga pipa silindris 

berbelok, dengan menggunakan model turbulen RNG k-ε, dengan variasi bilangan 

Prandtl turbulen. Hal ini juga dilakukan untuk melakukan analisis terhadap 
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efektivitas bilangan Prandtl turbulen terhadap aliran yang terjadi pada runner cross-

flow, yaitu aliran dengan resirkulasi. 

 

3.5.1. Variasi Nilai α Pada Pipa Lurus Dengan Variasi Bilangan Reynolds 

Variasi nilai bilagan turbulen Prandtl-inverse α dilakukan terhadap sebuah pipa 

lurus dengan diameter 43mm dan panjang 140mm; yang merupakan dimensi pipa 

keluar kompresor dari turbin gas mikro Proto X-2a. Simulasi CFD yang dilakukan 

dengan model turbulen RNG k-ε dilakukan untuk mengetahui efektivitas nilai α 

pada sebuah aliran turbulen sederhana. Nilai α divariasikan menjadi 3 jenis, yaitu 

1; 1,1; 1,2 dan 1,3 sesuai dengan hipotesis penelitian pada sub-bab 1.6. Simulasi 

dilakukan secara tiga dimensi pada dua bilangan Reynolds, Re = 40900 dan Re = 

48100. Grid dari model CFD ditunjukkan pada Gambar 3.25. Dimana fluida (udara) 

masuk melalui sisi sebelah kiri (inlet) dan keluar melalui sisi sebelah kanan (outlet). 

 
Gambar 3.25. Model CFD pipa lurus  

 

3.5.2. Variasi Nilai α pada pipa silindris berbelok 

Selain pada pipa lurus, investigasi efektivitas nilai α juga dilakukan pada bentuk 

geometri yang lebih rumit. Sesuai dengan karakteristik model turbulen RNG k-ε 

yang lebih sesuai untuk aliran dengan pemisahan, dan secondary flow, investigasi 

dilakukan terhadap pipa silindris berbelok. Pipa ini merupakan salah satu 

komponen dari turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a. Model CFD dari pipa 

tersebut ditunjukkan pada Gambar 3.13 dan skematik pengujian eksperimental 

ditunjukkan pada Gambar 3.14. Dengan menggunakan model turbulen RNG k-ε, 
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nilai α divariasikan menjadi 3 jenis, yaitu 1, 1.1, 1.2, 1.3 sesuai dengan hipotesis 

penelitian pada sub-bab 1.6. Simulasi dilakukan secara tiga dimensi pada dua 

bilangan Reynolds, Re = 40900. Seperti yang telah di-investigasi oleh Noorani et.al 

[115] pada aliran dalam pipa berbelok, aliran pada sisi luar belokan memiliki eddy 

yang jauh lebih kecil daripada aliran tengah. Hal yang sama juga terjadi pada 

bilangan Reynolds lokal, dimana dengan skala olakan yang jauh lebih kecil, 

bilangan Reynolds lokal juga bernilai lebih besar sehingga memicu terjadinya aliran 

sekunder [122]. Parameter-parameter aliran pada investigasi ini antara lain: velocity 

magnitude, disipasi turbulen, energi kinetik turbulen, dan viskositas turbulen. Pipa 

berebelok pada kasus ini merupakan komponen dari purwarupa turbin gas mikro 

bioenergi Proto X-2a, yang dipasang pada sisi keluaran kompresor sentrifugal. Pada 

sistem yang menggunakan kompresor sentrifugal, sistem perpipaan berpengaruh 

terhadap surging, seperti yang telah diinvestigasi oleh Tamaki et.al pada tahun 2008 

[123]. Skematik dan grid komputasi dari pipa silindris berbelok tersebut 

ditunjukkan oleh gambar berikut 

 

3.6 Spesifikasi Perangkat Komputasi 

• Tipe komputer : Lenovo Thinkpad E440-H1F 

• Prosesor  : Intel Core i7-4702MQ @2,2GHz 

• RAM  : 12 GB 

• O.S.  : Windows 7 – 64 bit 

 

3.7 Analisis Mesh Dependency Pada Runner cross-flow 

Mesh dependency dilakukan untuk menghindari kesalahan numerikal pada 

proses simulasi CFD. Pada runner cross-flow, mesh dependency dilakukan 

berdasarkan jumlah dan berdasarkan kualitas mesh. Terminologi jumlah grid 

merujuk pada jumlah mesh total paad model, sementara terminologi kualitas mesh 

merujuk pada jumlah mesh pada daerah antara sudu dan dinding runner cross-flow. 

Jenis mesh yang digunakan adalah jenis body fitted coordinate – curved linear. 

Dengan pertimbangan aliran dekat dinding berpengaruh terhadap prediksi aliran 

secara keseluruhan setiap variasi jumlah mesh, tiga buah variasi jumlah 

divariasikan menjadi 3 varian kualitas mesh yang dikonsentrasikan pada jumlah 
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grid di dekat dinding casing dari runner cross-flow. Variasi jumlah mesh, yaitu: 

coarse mesh, medium mesh dan fine dipilih dengan pertimbangan jumlah cells 

maksimal dan kebutuhan daya komputasi. Varian kualitas grid diindikasikan oleh 

underscore _1 hingga _3. Gambar 3.26 menunjukkan skematik mesh dari runner 

cross-flow, sisi masuk dan keluar fluida. Mesh dependency diuji untuk prediksi nilai 

torsi yang dihasilkan oleh runner cross-flow berdasarkan hasil simulasi. Lebih 

lanjut, pengaruh jumlah dan kualitas mesh juga dibandingkan dengan menggunakan 

parameter laju alir volume udara masuk, antara hasil simiulasi dan hasil 

eksperimen. Variasi jumlah dan kualitas mesh ditunjukkan oleh Gambar 3.27 

hingga Gambar 3.43. 

 
Gambar 3.26. Skematik mesh dari runner cross-flow  

Berdasarkan jumlah, grid divariasikan menjadi tiga jenis, yaitu 

• Coarse mesh_1 : 299 x 115 x 2 cells 

 
Gambar 3.27. Coarse mesh – var_1 – tampak samping  
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Gambar 3.28. Coarse mesh – var_1 – mesh dekat dinding  

Coarse mesh_2 : 299 x 117 x 2 cells 

 
Gambar 3.29. Coarse mesh – var_2 – tampak samping  

 
Gambar 3.30. Coarse mesh – var_2 – tampak samping  

 

 

Slice: K=2

Grid ( 299 X  115 X  2 )  Wktu =    0.614E+01

CFDSOF Grid File /* CONFIGURA TION = lab_rev_min */

A IR GROUP

CFDSOF

Jul 24 2015

X

Y

Z

Grid ( 299 X 117 X 2 )  Wktu =    0.614E+01

CFDSOF Grid File /* CONFIGURATION = lab_rev_min */

AIR GROUP

CFDSOF

Jul 24 2015

X

Y

Z

Grid ( 299 X 117 X 2 )  Wktu =    0.614E+01

CFDSOF Grid File /* CONFIGURATION = lab_rev_min */

AIR GROUP

CFDSOF

Jul 24 2015

X

Y

Z



101 

 

Universitas Indonesia 
 

Coarse mesh_3 : 299 x 121 x 2 cells 

 
Gambar 3.31. Coarse mesh – var_3 – mesh dekat dinding  

• Medium mesh_1 : 299 x 145 x 2 cells 

 
Gambar 3.32. Medium mesh – var_1 – tampak samping  

 

 
Gambar 3.33. Medium mesh – var_1 – mesh dekat dinding  
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Medium mesh_2 : 299 x 147 x 2 cells 

 
Gambar 3.34. Medium mesh – var_2 – tampak samping  

 
Gambar 3.35. Medium mesh – var_2 – mesh dekat dinding  

 

Medium mesh_3 : 299 x 149 x 2 cells 

 
Gambar 3.36. Medium mesh – var_3 – tampak samping  
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Gambar 3.37. Medium mesh – var_3 – mesh dekat dinding  

 

• Fine mesh_1 : 299 x 231 x 2 cells 

 
Gambar 3.38. Fine mesh – var_1 – tampak samping  

 

 
Gambar 3.39. Fine mesh – var_1 – mesh dekat dinding  
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Fine mesh_2 : 299 x 233 x 2 cells 

 
Gambar 3.40. Fine mesh_2 – var_2 – tampak samping  

 
Gambar 3.41. Fine mesh – var_3 – mesh dekat dinding  

 

Fine mesh_3 : 299 x 235 x 2 cells 

 
Gambar 3.42. Fine mesh – var_3 – tampak samping  
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Gambar 3.43. Fine mesh – var_3 – mesh dekat dinding.  

Simulasi CFD dilakukan pada seluruh variasi mesh dengan data kondisi batas yang 

sama, yang merupakan salah satu data dari hasil eksperimen, sebagai berikut: 

• Kecepatan runner  : 659 RPM 

• Temperatur fluida masuk runner: 30,416oC 

• Temperatur udara keluar runner : 29,48oC 

• Laju alir udara   : 0,2116 kg/s 

Karena pertimbangan daya komputasi, simulasi CFD untuk mesh dependency 

dilakukan dengan menggunakan model turbulen STD k-ε. Dengan variasi kualitas 

mesh dikonsentrasikan pada daerah dekat dinding, maka signifikansi 

ketergantungan mesh dianalisis melalui parameter torsi fluida pada daerah dekat 

dinding yang diperoleh dari hasil simulasi CFD serta profil kecepatan yang disertai 

vorteks resirkulasi. Analisis dilakukan untuk step waktu yang sama, yaitu pada 

detik ke 6,14. Dengan kondisi batas tersebut, untuk mencapai waktu uji yang 

ditentukan, variasi coarse mesh memerlukan waktu komputasi sekitar 22 jam, 

variasi medium mesh memerlukan waktu 26 jam, dan variasi fine mesh memerlukan 

waktu 32 jam. Kontur dari kecepatan digunakan untuk merepresentasikan hasil 

simulasi CFD secara global, yang ditunjukkan oleh Gambar 3.44 hingga Gambar 

3.52. 

 

 

 

 

Grid ( 299 X 235 X 2 )  Wktu =    0.000E+00

CFDSOF Grid File /* CONFIGURATION = lab_rev_max */

AIR GROUP

CFDSOF

Jul 26 2015

X

Y

Z



106 

 

Universitas Indonesia 
 

• Coarse mesh_1 : 299 x 115 x 2 cells 

 
Gambar 3.44. Kontur kecepatan coarse mesh – var_1  

 

Coarse mesh_2 : 299 x 117 x 2 cells 

 
Gambar 3.45. Kontur kecepatan coarse mesh – var_2  
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Coarse mesh_3 : 299 x 121 x 2 cells 

 
Gambar 3.46. Kontur kecepatan coarse mesh – var_3  

 

• Medium mesh_1 : 299 x 145 x 2 cells 

 
Gambar 3.47. Kontur kecepatan medium mesh – var_1  
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Medium mesh_2 : 299 x 147 x 2 cells 

 
Gambar 3.48. Kontur kecepatan medium mesh – var_2  

 

Medium mesh_3 : 299 x 149 x 2 cells 

 
Gambar 3.49. Kontur kecepatan medium mesh – var_3  
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• Fine mesh_1 : 299 x 231 x 2 cells 

 
Gambar 3.50. Kontur kecepatan fine mesh – var_1  

 

Fine mesh_2 : 299 x 233 x 2 cells 

 
Gambar 3.51. Kontur kecepatan fine mesh – var_2  
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Fine mesh_3 : 299 x 235 x 2 cells 

 
Gambar 3.52. Kontur kecepatan fine mesh – var_3  

 

Perbedaan prediksi nilai torsi antara variasi jumlah dan kualitas mesh. 

 
Tabel 3.4. Perbandingan prediksi nilai torsi pada variasi mesh  

Torsi (Nm) Var_1 Var_2 Var_3 

Coarse mesh 0,804 0,87 0,814 

Medium mesh 0,836 0,804 0,792 

Fine mesh 0,5958 1,054 0,5717 

 

 

Tabel 3.5. Perbandingan prediksi laju volume untuk setiap variasi mesh 

Q (m3/s) Var_1 Var_2 Var_3 

Coarse mesh 0,1385 0,1424 0,1427 

Medium mesh 0,1368 0,1375 0,138 

Fine mesh 0,155 0,1638 0,1188 
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Gambar 3.53. Grafik perbandingan variasi mesh pada nilai torsi  

 

 
Gambar 3.54. Grafik perbandingan variasi mesh pada nilai laju volume  

 

Gambar 3.53 menunjukkan pengaruh jumlah dan kualitas mesh pada prediksi 

torsi yang terjadi pada runner cross-flow dengan besaran yang ditunjukkan oleh 

Tabel 3.4. Berdasarkan gambar tersebut, tampak bahwa fine mesh tidak 

menunjukkan hasil simulasi yang konsisten, selain prediksi torsinya underpredicted 

dibandingkan dengan coarse mesh dan medium mesh. Lebih lanjut, dengan 
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pertimbangan perbedaan nilai torsi yang tidak signifikan (order 1/100) dan 

kebutuhan daya komputasi, coarse mesh variasi 2 dapat dijadikan pilihan jenis dan 

jumlah mesh. Sementara itu, perbedaan laju alir volume yang diprediksi untuk 

seluruh mesh uji dengan laju alir volume eksperimen juga dilakukan, seperti yang 

ditunjukkan oleh Gambar 3.54 dengan besaran yang ditunjukkan oleh Tabel 3.5. 

Hasil paling konsisten dengan beda nilai antara nilai eksperimen juga ditunjukkan 

oleh jenis coarse mesh dengan variasi 2. Dengan demikian, jenis mesh yang 

digunakan pada simulasi selanjutnya adalah medium mesh variasi 2 dengan jumlah 

(299 x 147 x 2) cells. Selanjutnya, analisis CFD termasuk pemilihan model turbulen 

hingga penentuan nilai α yang terdapat pada bab selanjutnya dilakukan menurut 

diagram alir pada Gambar 3.55. 

Tahapan penelitian, pemilihan model turbulen untuk penggunaan runner cross-

flow, analisis variasi α pada aliran-aliran sejenis, hingga pengujian ketergantungan 

mesh pada grid komputasi dari runner cross-flow ditunjukkan oleh Gambar 3.55. 

 

 

Gambar 3.55. Diagram alir penelitian 
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IV. HASIL DAN PEMBAHASAN 

 

Hasil penelitian terdiri dari dua jenis, yaitu 

• Eksperimen; penelitian dilakukan pada sistem turbin gas mikro bioenergi Proto 

X-2a, khususnya pada runner cross-flow. Hasil dari eskeperimen ini akan 

digunakan sebagai input simulasi CFD 

• Numerik; simulsi CFD dilakukan pada runner cross-flow dengan 

menggunakan model turbulen RNG k-ε. Simulasi CFD dilakukan dengan 

melakukan variasi dari bilangan turbulen Inverse, α = 1, α = 1,1, α = 1,2, dan 

α = 1,3 

 

4.1 Eksperimen Terhadap Turbin Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a 

Sub-sistem runner cross-flow pada Gambar 4.1 menunjukkan bahwa sub-sistem 

runner cross-flow terdiri dari runner dan casing sebagai pengumpul udara, dan 

alternator DC sebagai penghasil daya listrik. Pengujian dilakukan dengan 

menggunakan bahan bakar diesel dengan LHV 42 MJ/kg dengan tekanan pompa 

bahan bakar hingga 26 bar. Untuk menentukan unjuk kerja dari runner cross-flow, 

selain pengukuran putaran dengan menggunakan non-contact fiber-opticl 

tachometer, laju alir massa dengan menggunakan peta kompresor disertai dengan 

pengukuran temperatur juga dilakukan pada sisi masuk (TCR1) dan pada sisi keluar 

(TCR2). Gambar 4.1 memperlihatkan secara detil komponen-komponen pada 

sistem turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a dan sub-sistem runner cross-flow.  

 
Gambar 4.1. Sub-Sistem runner cross-flow  
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Gambar 4.2. Kondisi ekesperimental turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a  

 

 
Gambar 4.3. Proses eksperimen sistem  

  

 
Gambar 4.4. Proses pengambilan data pada runner cross-flow  

1.Runner cross-flow
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 Gambar 4.2 hingga Gambar 4.4 menunjukkan eksperimen dan pengambilan data 

terhadap sistem turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a. Sebagai indikator 

tercapainya eksitasi energi di alternator DC sebagai akibat dari putaran runner 

cross-flow, digunakan lampu DC mendapat suplai energi dari baterai dan padam 

ketika baterai mendapat suplai daya dari runner (alternator). Pada kondisi operasi, 

tercapainya energi eksitasi ditunjukkan dengan padamnya lampu tersebut yang 

menandakan tegangan yang dihasilkan oleh putaran runner cross-flow sama dengan 

tegangan yang disuplai baterai. Secara umum, eksperimen terhadap turbin gas 

mikrio bioenergi Proto X-2a dan sub-sistem runner cross-flow dilakukan pada 

parameter-parameter karakteristik seperti yang ditunjukkan oleh Tabel 3.1. Data 

hasil eksperimen ditunjukkan oleh Tabel 4.1 dan analisis termodinamika sistem 

ditunjukkan oleh Tabel 4.2. Berdasarkan tabel tersebut, bilangan Reynolds udara 

masuk casing runner cross-flow ditentukan menurut persamaan berikut: 

 

𝑅𝑒 =
𝜌𝑉⃗⃗ 𝐷𝐻

𝜇
         (4.1) 

Dengan: 

𝐷𝐻 : diameter hidrolik (m) =  
4𝐴

𝑃
 

A : Luas permukaan masuk casing (m2) 

P : Wetted Perimeter (m2) 

 

𝐴 = 106𝑚𝑚 × 51𝑚𝑚 = 5406𝑚𝑚2 

𝑃 (𝑤𝑒𝑡𝑡𝑒𝑑 𝑝𝑒𝑟𝑖𝑚𝑒𝑡𝑒𝑟) = 2(106𝑚𝑚 + 51𝑚𝑚) = 314𝑚𝑚  

𝑇𝐶𝑅1 = 303,416𝐾 ; 𝜌 = 0,1819
𝑘𝑔

𝑚3⁄ ; 𝑉⃗ = 33,6478 𝑚 𝑠⁄ ; 𝜇 = 1,8605 
𝑘𝑔

𝑚.𝑠⁄  

𝑅𝑒 = 22.655 

 

Besaran bilangan Reynolds tersebut mengkonfirmasi bahwa aliran yang terjadi 

adalah aliran turbulen, dan valid untuk aplikasi persamaan 2.94.
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Tabel 4.1. Hasil eksperimen terhadap Turbin Gas Mikro Bioenergi Proto X-2a 

No. 

Laju 
Bahan 

Bakar 

N1 N3 
Eff 

comp 

Laju 

udara 
T1 

P1/P0  

( / 100) 
P2/P1 

T3 T4 
Beban 

Lampu 

[g/s] 
x100 

[rpm] 
[rpm] [%] [g/s] [C] [C] [C] 

1 2,015 737,96 988 69 189 88,36 150 1,45 643,91 564,6 
Belum 

padam 

2 2,049 745,3 973 68 192,8 90,03 150 1,46 651,39 567,62 
Belum 

padam 

3 2,088 745,29 941 68 192,8 88,65 150 1,48 649,16 565,8 
Belum 
padam 

4 2,3144 788,9 659 67 204,1 94,45 150 1.4 782,88 648,84 
V=11.79, 

A=3 

5 2,339 802,88 1358 66 211,7 88,98 158 1,55 695,53 604,43 Padam 

6 2,343 795,09 1330 66 211,7 88,79 157 1,55 653,15 570,01 Padam 

7 2,3682 781,3 613 69 196,6 90.66 160 1.5 771 640,55 
V=11.87, 

A=3 

8 2,3682 787,7 645 69 196,6 93,53 160 1.45 776,38 643,3 
V=11.88, 

A=3 

9 2,479 818,39 593 71 192,8 88,73 160 1,55 697,79 612,98 Padam 

10 2,551 795 604 70 19,66 88,7 160 1,56 697,81 612,67 Padam 
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Gambar 4.5. Unjuk kerja purwarupa  

Unjuk kerja dari purwarupa turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a seperti yang 

ditunjukkan oleh Tabel 4.1 dengan variasi bahan bakar, secara grafik 

direpresentasikan oleh parameter-parameter karakteristik turbin gas mikro dan 

runner cross-flow yang ditunjukkan oleh Gambar 4.5. Parameter-parameter 

karakteristik tersebut yaitu: kecepatan kompresor (N1), rasio tekanan kompresor 

(P1/P0), Turbine Inlet Temperature (T3 = TIT), laju massa udara (𝑚̇) dan kecepatan 

runner cross-flow (N3). Secara umum, gambar tersebut memperlihatkan konsistensi 

unjuk kerja dari purwarupa dengan rentang operasi kompresor berada pada 70.000 

rpm hingga 80.000 rpm dengan rasio tekanan 1,5 hingga 1,6 pada efisiensi 

kompresor maksimum 70%. Pengambilan data dilakukan pada kondisi turbin gas 

yang sudah mandiri (fully-independent). Data juga menunjukkan bahwa T3 

mengalami peningkatan seiring dengan laju alir massa dan kecepatan kompresor.  

Analisis lebih lanjut dilakukan pada runner cross-flow. Pada kecepatan 

kompresor yang meningkat, kecepatan runner cross-flow juga terus mengalami 

peningkatan. Secara aktual, unjuk kerja sub-sistem runner cross-flow terjadi dalam 

N3 (runner cross-flow) = 659 RPM
Tereksitasi; power output

N3 (runner cross-flow) = 1330 RPM
Hampir tereksitasi

N3 (runner cross-flow) = 604 RPM
Tidak tereksitasi

N3 (runner cross-flow) = 613 RPM
Tereksitasi; power output

N3 (runner cross-flow) = 645 RPM
Tereksitasi; power output

N3 (runner cross-flow) = 1358 RPM
Hampir tereksitasi
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3 kondisi, yaitu kondisi 1 dimana kecepatan runner cross-flow belum mampu 

menyediakan energi eksitasi untuk alternator DC (belum mampu menghasilkan 

tegangan keluar) yang juga mengindikasikan runner cross-flow tidak terbeban 

(unloaded). Kondisi 2 terjadi pada kecepatan runner yang semakin tinggi pada 

kecepatan minimum untuk eksitasi energi alternator tersedia, kondisi unloaded. 

Kondisi 3 terjadi dengan tercapainya eksitasi energi pada alternator, tegangan 

keluar mengalir (output), yang diindikasikan dengan penurunan kecepatan runner 

dengan cukup drastis yang mengindikasikan bahwa kondisi runner terbeban 

(loaded). Pada eksperimen, kondisi 1 dan 2 diindikasikan dengan lampu indikator 

yang belum padam, sementara kondisi 3 (runner terbeban) diindikasikan dengan 

padamnya lampu indikator. Untuk kemudahan analisis, maka unjuk kerja sistem 

pada Gambar 4.5 ditunjukkan dengan fungsi laju massa bahan bakar. 

Kondisi 1 hingga 3 pada runner cross-flow ditunjukkan oleh beberapa 

keterangan gambar pada Gambar 4.5. Pada tiga titik uji pertama, tampak jelas 

bahwa kondisi runner cross-flow belum terbeban. Kondisi 1 ini direpresentasikan 

pada titik uji runner yang menghasilkan kecepatan 604 rpm. Pada kondisi ini terjadi 

dengan kecepatan kompresor 79500 rpm dengan T3 sebesar 697 oC pada rasio 

tekanan 1,6. Kecepatan runner terus meningkat hingga 1330 rpm, dengan kondisi 

2, dimana kecepatan ini hampir mampu menyediakan eksitasi energi pada 

alternator, runner belum terbeban. Besaran kecepatan runner ini terjadi pada 

kecepatan kompresor lebih dari 79.500 rpm pada temperatur T3 yang turun hingga 

653oC. Setelah kecepatan runner mampu menyediakan energi eksitasi bagi 

alternator, dari kecepatan 1330 rpm, kecepatan runner turun secara drastis hingga 

659 rpm, lampu indikator padam. Kondisi ini dengan jelas mengindikasikan bahwa 

runner terbeban oleh daya keluaran alternator. Kondisi runner yang terbeban juga 

memberikan dampak bagi turbin gas, dengan indikator kecepatan kompresor yang 

turun hingga 78.000 rpm disertai dengan kenaikan temperatur T3 hingga 782oC dan 

penurunan rasio tekan kompresor hingga 1,5. Penurunan unjuk kerja dari turbin gas 

merupakan konsekuensi dari daya listrik yang mampu dihasilkan. Dengan 

padamnya lampu indikator, daya listrik keluaran dalam 1 jam yang dihasilkan 

sistem diprediksi minimal sebesar daya yang disuplai oleh baterai (accu) sebelum 

tercapainya eksitasi energi (12VDC, 45 Ah = 0,54 kWh). 
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Lebih lanjut, pengolahan data secara termodinamika dilakukan pada purwarupa 

turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a. Untuk analisis yang lebih detail, analisis 

dilakukan pada 3 titik hingga sistem mampu menghasilkan daya listrik, yang 

dipresentasikan oleh runner cross-flow pada kondisi 1, kondisi 3, dan kondisi 2; 

(N3) 604 rpm, 659 rpm dan 1330 rpm. Tabel 4.2 menunjukkan parameter 

termodinamika sistem. Tampak jelas bahwa pada kondisi unloaded, yaitu kondisi 1 

dan 2, kerja kompresor (Wc), kerja turbin (Wt), serta efisiensi termal ƞsyst. Kondisi 3 

dimana sistem sudah mampu menghasilkan daya listrik, Wc naik hingga 13,86 kW, 

Wt naik hingga 31,08 kW, ƞsyst naik hingga 21,28%. Dengan kondisi operasi 

tersebut, maka sistem turbin gas mikro Bioenergi Proto X-2a mampu 

membangkitkan daya sebesar 0,54 kWh. Peningkatan unjuk kerja dari turbin gas 

selanjutnya dengan menurunkan temperatur udara masuk kompresor dan 

meningkatkan TIT [124], [125], [126], [127] [128]. 
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Tabel 4.2. Analisis termodinamika sistem purwarupa 
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Tabel 4.3. Kerja runner cross-flow berdasarkan temperatur 

No. 
N3 Laju udara TCR1 TCR2 H CR1 H CR2 WCFR Wsys Total Ƞsyst 

[rpm] [g/s] [oC] [oC] [kJ/kg] [kJ/kg] [kW] [kW] [%] 

1 604 196,6 26,6 25,8 299,8 298.9 0,2 16,7 15,6 

2 659 204,1 30,4 29,5 303,6 302,7 0,23 21 21,5 

3 1330 211,7 25,9 25,5 299.1 298,6 0,1 19,4 19,4 

 

 

 

Gambar 4.6. Unjuk kerja runner cross-flow  

 

Analisis lebih lanjut dilakukan pada runner cross-flow, pada ketiga kondisi 

tersebut. Tabel 4.3 menunjukkan bahwa operasi runner cross-flow yang 

memanfaatkan udara masuk kompresor terjadi dengan fenomena sub-pressure, 

dimana udara pada sisi masuk runner memiliki tekanan di bawah tekanan atmosfir. 

Fenomena ini selanjutnya menghasilkan penurunan temperatur, antara temperatur 

masuk runner (TCR1) dan keluar runner (TCR2). Kondisi runner terbeban (N3 = 659 

rpm) menghasilkan kerja runner dari sisi termodinamika lebih besar hingga 230 

N3 = 659 RPM
Tereksitasi; 

power output = 230 Watt 

N3 = 1330 RPM
Hampir tereksitasi

Daya = 89 Watt
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Watt dibandingkan dengan dua kondisi lainnya yang tidak terbeban. Hasil ini juga 

ditunjukkan pada Gambar 4.6, bahwa meskipun pada kecepatan yang lebih tinggi 

(1330 rpm), namun kerja runner pada kondisi ini lebih kecil hingga 61% 

dibandingkan dengan kondisi terbeban.  

Tabel 4.3 juga menunjukkan kerja yang runner cross-flow pada sistem dan 

pengaruhnya pada efisiensi termal sistem. Pada N3 = 604 rpm, daya runner cross-

flow sebesar 0,172 kW menjadikan daya turbin Wt bertambah menjadi 16,66 kW. 

N3 = 659 rpm dengan daya runner cross-flow 0,23 kW menjadikan daya turbin Wt 

bertambah menjadi 21,51 kW. N3 = 1330 rpm dengan daya runner cross-flow 0,089 

kW menjadikan daya turbin Wt bertambah menjadi 19,43 kW. Secara berturut-turut, 

aplikasi runner cross-flow menaikkan efisiensi termal Ƞsyst sebesar 1,04%, 1,11% 

dan 0,46%. Dari hasil tersebut, N3 = 659 rpm merupakan operasi sistem yang paling 

optimum dengan Ƞsyst = 21,51%. Femonena ini dipastikan juga berkaitan dengan 

pola aliran yang terjadi pada bagian dalam runner. Maka analisis CFD yang 

dilakukan pada sub-bab berikutnya menggunakan data input berdasarkan kondisi 1, 

kondisi 2 dan kondisi 3 dari operasi runner cross-flow tersebut pada Tabel 4.3. 

 

4.2 Model CFD Pipa Lurus Dan Pipa Silindris Berbelok 

4.2.1. Variasi Nilai α Pada Pipa Lurus Dengan Variasi Bilangan Reynolds 

Variasi nilai bilagan turbulen Prandtl-inverse α dilakukan terhadap sebuah pipa 

lurus dengan diameter 43mm dan panjang 140mm; yang merupakan dimensi pipa 

keluar kompresor dari turbin gas mikro Proto X-2a. Simulasi CFD yang dilakukan 

dengan model turbulen RNG k-ε dilakukan untuk mengetahui efektivitas nilai α 

pada sebuah aliran turbulen sederhana. Nilai α divariasikan menjadi 3 jenis, yaitu 

1, 1.1, 1.2, 1.3. Simulasi dilakukan secara tiga dimensi pada dua bilangan Reynolds, 

Re = 40900 dan Re = 48100. Grid dari model CFD ditunjukkan pada Gambar 4.7. 

Dimana fluida (udara) masuk melalui sisi sebelah kiri (inlet) dan keluar melalui sisi 

sebelah kanan (outlet). 
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Gambar 4.7. Model CFD pipa lurus 

 

Hasil simulasi ditunjukkan melalui parameter kecepatan, disipasi aliran, energi 

kinetik turbulen, dan viskositas efektif. Hasil simulasi juga ditunjukkan dalam 

komparasi grafik berdasarkan nilai α 1 hingga 1.3. Aliran pada pipa lurus 

merupakan aliran dengan fluktuasi kecepatan yang relatif seragam. Karenanya, 

efektivitas nilai α dianalisis pada daerah dekat dinding, dimana terjadi perbedaan 

kecepatan paling besar terhadap kecepatan aliran tengah. Pada grid komputasi, 

daerah dekat dinding tersebut ditunjukkan pada Gambar 4.8. 

Gambar 4.9 hingga Gambar 4.16 secara berturut-turut menunjukkan kontur dan 

plot grafik untuk parameter: kecepatan, disipasi turbulen, energi kinetik turbulen, 

dan viskostas efektif turbulen untuk setiap variasi bilangan Reynolds. Sesuai  Hasil-

hasil tersebut menujukkan kontur dan plot grafik yang sama untuk setiap nilai α, 

dari 1 hingga 1.3. Hal ini menunjukkan, bahwa nilai α tidak memberikan pengaruh 

terhadap prediksi aliran pada pipa lurus, dimana tidak terjadi aliran dengan 

pemisahan maupun aliran sekunder.  
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Gambar 4.8. Grid komputasi pipa lurus 

 

Pada aliran pipa silindris, aliran dekat dinding hampir seluruhnya dipengaruhi 

karena pengaruh dinding sehingga menyebabkan kecepatan dan disipasi turbulen 

yang semakin turun. Lebih detil, Gambar 4.9 dan Gambar 4.10 memperlihatkan 

bahwa perubahan nilai temperatur hanya dipengaruhi oleh gradien temperatur pada 

arah horizontal. Hal ini menunjukkan variasi nilai α  1 hingga 1.3 tidak berpengaruh 

pada aliran yang tidak memiliki rentang disipasi turbulen dan energi kinetik 

turbulen yang besar. 

Selanjutnya, untuk mengetahui lebih rinci hasil prediksi tersebut, hasil simulasi 

untuk parameter-parameter tersebut, plot grafik dilakukan terhadap daerah dekat 

dinding. Hal ini dilakukan dengan asumsi bahwa daerah dekat dinding merupakan 

daerah yang paling dipengaruhi oleh lapis batas. Pada analisis kurva fitting, nilai 

penyimpangan yang terjadi (walaupun sangat kecil) disebabkan akurassi yang 

kurang pada saat penggabungan kurva. Hasil ini menunjukkan bahwa pada aliran 

dengan fluktuasi yang rendah, nilai α tidak memberikan penaruh yang signifikan 

terhadap hasil prediksi aliran, baik pada bilangan Reynolds 48.100 maupun pada 

bilangan Reynolds Re = 48100. Hal ini juga mengindikasikan bahwa pada aliran 

dalam pipa lurus, nilai difusivitas turbulen dan viskositas turbulen relatif sebanding, 

sehingga analisis numerik dapat dilakukan dengan lebih sederhana. 

 

GRAPHIC PLOT AREA
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I. Kecepatan 

 

Gambar 4.9. Kontur kecepatan untuk α 1 - 1.3 dan grafik Re = 40900  

Velocity, Re = 40900 
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Gambar 4.10. Kontur kecepatan untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 48100  

 

 

 

 

 

 

Velocity, Re = 48100 
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II. Disipasi turbulen 

 

Gambar 4.11. Kontur disipasi untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 40900  

 

 

 

Dissipation, Re = 40900 
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Gambar 4.12. Kontur disipasi untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 48100  

 

 

 

 

 

 

 

Dissipation, Re = 48100 
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III. Energi kinetik turbulen 

 

Gambar 4. 13. Kontur energi kinetik untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 40900  

 

 

Kinetic Energy, Re = 40900 
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Gambar 4. 14. Kontur energi kinetik untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 48100  

 

 

 

 

 

Kinetic Energy, Re = 48100 
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IV. Viskositas 

 

Gambar 4.15. Kontur viskositas efektif  untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 40900  

 

Effective Viscosity, Re = 40900 
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Gambar 4.16. Kontur viskositas efektif  untuk α 1 - 1.3 dan grafik, Re = 48100  

 

 

 

 

Effective Viscosity, Re = 48100 
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4.2.2. Variasi Nilai α pada pipa silindris berbelok 

Selain pada pipa lurus, investigasi efektivitas nilai α juga dilakukan pada 

bentuk geometri yang lebih rumit. Sesuai dengan karakteristik model turbulen RNG 

k-ε yang lebih sesuai untuk aliran dengan pemisahan, dan secondary flow, 

investigasi dilakukan terhadap pipa silindris berbelok. Pipa ini merupakan salah 

satu komponen dari turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a. Model CFD dari pipa 

tersebut ditunjukkan pada Gambar 3.13 dan skematik pengujian eksperimental 

ditunjukkan pada Gambar 3.14. Dengan menggunakan model turbulen RNG k-ε, 

nilai α divariasikan menjadi 3 jenis, yaitu 1, 1.1, 1.2, 1.3. Simulasi dilakukan secara 

tiga dimensi pada bilangan Reynolds, Re = 40900. Seperti yang telah di-investigasi 

oleh Noorani et.al [115] pada aliran dalam pipa berbelok, aliran pada sisi luar 

belokan memiliki eddy yang jauh lebih kecil daripada aliran tengah. Hal yang sama 

juga terjadi pada bilangan Reynolds lokal, dimana dengan skala olakan yang jauh 

lebih kecil, bilangan Reynolds lokal juga bernilai lebih besar sehingga memicu 

terjadinya aliran sekunder [122]. Parameter-parameter aliran pada investigasi ini 

antara lain: velocity magnitude, disipasi turbulen, energi kinetik turbulen, dan 

viskositas turbulen. 

Berdasarkan karakteristik aliran yang terjadi pada pipa berbelok, analisis 

dilakukan pada belokan pipa. Grid komputasi pada belokan tersebut ditunjukkan 

pada  Gambar 4.17 dan skematik koordinat ditunjukkan oleh gambar Gambar 4.18. 

Untuk seluruh variasi nilai α, parameter velocity magnitude menunjukkan 

terjadinya pemisahan aliran dan aliran sekunder yang realtif sama untuk setiap 

variasi seperti yang ditunjukkan pada Gambar 4.21. Sementara hasil simulasi 

terhadap parameter-parameter lain; disipasi turbulen, energi kinetik turbulen, dan 

viskositas turbulen menunjukkan perbedaan 1%-7% berdasarkan kontur masing-

masing. Namun, untuk memperoleh hasil yang lebih akurat, sesuai dengan 

karakteristik aliran yang dominan terjadi, analisis lebih dalam dilakukan pada 

bidang iris belokan pipa tersebut, yaitu pada k = 317 yang merupakan titik pusat 

belokan, ditunjukkan pada Gambar 4.19 dan Gambar 4.20. Analisis dilakukan pada 

parameter kecepatan yang lebih detil, yaitu pada kecepatan arah-u, sehingga aliran 

sekunder dapat direpresentasikan dengan lebih jelas dengan asumsi bahwa 

perbedaan vektor kecepatan merepresentasikan aliran sekunder. 



134 

 

Universitas Indonesia 
 

 

Gambar 4.17. Model CFD dari pipa silindris berbelok  

 

 
Gambar 4.18. Skematik koordinat belokan pipa  
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Gambar 4.19. Irisan grid komputasi  

 

 
Gambar 4.20. Irisan sel komputasi pada k = 317  
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Gambar 4.21. Velocity magnitude pada belokan pipa  

 

Gambar 4.22. Irisan kecepatan arah-u pada K=317  

VELOCITY MAGNITUDE
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Gambar 4.21 menunjukkan kontur besar kecepatan dan Gambar 4.22 menunjukkan 

kontur kecepatan arah-u. Variasi nilai α 1; 1,1; 1,2; 1,3 menunjukkan terjadinya 

aliran sekunder. Hasil simulasi menunjukkan bahwa pada nilai α yang semakin 

besar, vortkes aliran ke sisi dalam belokan semakin kuat. Namun untuk hasil yang 

lebih spesifik, plot data kecepatan arah-u dilakukan pada irisan tersebut. Dengan 

jumlah grid 15x20x414, plot dilakukan pada k = 317, dan i = 1 sampai dengan i = 

16, untuk seluruh variasi α. Grafik-grafik tersebut ditunjukkan pada Gambar 4.23 

hingga Gambar 4.26. Arah-i menunjukkan arah horizontal dan arah-j menunjukkan 

arah vertikal. Seluruh plot grafik, sesuai dengan kontur kecepatan, menunjukkan 

adanya aliran sekunder. Aliran sekunder tersebut ditunjukkan oleh kecepatan arah-

u yang bernilai negatif, yang menunjukkan perbedaan arah vektor kecepatan. 

Secara umum, aliran sekunder terjadi pada sapuan j = 7 hingga j = 16 dan pada i = 

9 hingga i = 14. Pada sel komputasi yang ditunjukkan oleh Gambar 4.19, rentang 

ini terjadi pada bagian tengah irisan. Selanjutnya, efektivitas variasi nilai α 

dianalisis berdasarkan intensitas aliran sekunder yang terjadi pada setiap variasi 

nilai α, sehingga plot dilakukan secara lebih detil pada masing-masing arah-i. 

 

 
Gambar 4.23. Plot grafik kecepatan-u, arah-j, pada pipa berbelok, α = 1  
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Gambar 4. 24. Plot grafik kecepatan-u, arah-j, pada pipa berbelok, α = 1,1  

 

 
Gambar 4.25. Plot grafik kecepatan-u, arah-j, pada pipa berbelok, α = 1,2  
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Gambar 4.26. Plot grafik kecepatan-u, arah-j, pada pipa berbelok, α = 1,3  

 

 

Gambar 4.27. Cell komputasi dan prediksi daerah dengan aliran sekunder  

i = 9

i = 10

i = 11

i = 12

i = 13

ALIRAN SEKUNDER
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Gambar 4.28. Grafik kecepatan-u, i=9,  j=7-16, pada pipa berbelok, variasi α  

 
Gambar 4.29. Grafik kecepatan-u, i=10,  j=7-16, pada pipa berbelok, variasi α  

 
Gambar 4.30. Grafik kecepatan-u, i=11,  j=7-16, pada pipa berbelok, variasi α  
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Gambar 4.31. Grafik kecepatan-u, i=12,  j=7-16, pada pipa berbelok, variasi α  

 
Gambar 4.32. Grafik kecepatan-u, i=13,  j=7-16, pada pipa berbelok, variasi α  

 
Gambar 4.33. Grafik kecepatan-u, i=14,  j=7-16, pada pipa berbelok, variasi α  
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Gambar 4.27 menunjukkan lokasi dimana terjadinya aliran sekunder (sel berwarna 

kuning). Berdasarkan tersebut, plot grafik kecepatan arah-u dilakukan pada masing-

masing koordinat-i, untuk j ke-7 hingga j ke-16. Gambar 4.28 hingga Gambar 4.33 

secara berturut-turut menunjukkan nilai kecepatan arah-u tersebut untuk seluruh 

variasi α. Analisis lebih detil dilakukan pada koordinat dimana terjadi perbedaan 

nilai kecepatan paling besar antara penggunaan variasi α dengan penggunaan α = 

1. Signifikansi variasi nilai α juga dilakukan terhadap parameter global, yaitu beda 

tekanan masuk dan keluar pipa, yang mengindikasikan perbedaan hasil yang cukup 

kecil, yang ditunjukkan oleh Tabel 4.4. 

 

Tabel 4.4. Prediksi jatuh-tekan pada pipa berbelok 

Model 
mass flow in 

(kg/s) 

Tekanan Inlet 

(MPa) 

Tekanan Outlet 

(MPa) 

∆P 

(MPa) 

STD k-ε 2,0968E+4 0,080211 0,080216 5 E-6 

RNG k-ε Alfa 1 2,0968E+4 0,08022 0,08215 7 E-6 

RNG k-ε Alfa 1,1 2,0968E+4 0,080219 0,080215 4 E-6 

RNG k-ε Alfa 1,2 2,0968E+4 0,080215 0,080215 1 E-5 

RNG k-ε Alfa 1,3 2,0968E+4 0,080219 0,080215 4 E-4 

 

Karena perbedaan tersebut realtif kecil, untuk menunjukkan signifikansi variasi 

nilai bilangan Prandtl turbulen inverse α yang lebih detil, plot grafik kembali pada 

gradien kecepatan (antara kecepatan pada tiap-tiap variasi α dengan kecepatan pada 

α = 1) untuk titik dari i ke-9 hingga i ke-14 (koordinat paling signifikan ditunjukkan 

pada cell komputasi pada Gambar 4.34 dan Gambar 4.35). Hal ini dilakukan karena 

penggunaan nilai α = 1 merupakan nilai default yang digunakan pada model 

turbulen RNG k-ε. 
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Gambar 4.34. Lokasi dominan secondary flow untuk i=9 hingga i-11  

 
Gambar 4.35. Lokasi dominan secondary flow untuk i=12 hingga i=12  
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Gambar 4.36. Delta kecepatan realtif, i=9  

 

 
Gambar 4.37. Delta kecepatan realtif, i=10 
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Gambar 4.38. Delta kecepatan realtif, i=11 

 

 
Gambar 4.39. Delta kecepatan realtif, i=12 
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Gambar 4.40. Delta kecepatan realtif, i=13 

 

 
Gambar 4.41. Delta kecepatan realtif, i=14 
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Signifikansi variasi nilai α yang ditunjukkan oleh Gambar 4.36 hingga Gambar 4.41 

menunjukkan bahwa variasi yang paling signifikan terjadi koordinat i,j (13,16) 

yang ditunjukkan oleh Gambar 4.40. Gradien kecepatan terbesar ditunjukkan pada 

penggunaan α = 1,1 dengan delta kecepatan-u relatif hingga 39. Mengingat 

koordinat tersebut merupakan salah sati titik terluar pada belokan, cukup rasioanl 

apabila bilangan Prandtl turbulen cukup berpengaruh. Pada keadaan tersebut, aliran 

cukup banyak dipengaruhi oleh faktor dinding yang menyebabkan difusivitas 

turbulen yang terjadi juga semakin dominan, sebelum kecepatan aliran terdisipasi 

oleh dinding. Dengan demikian, variasi penggunaan bilangan Prandtl turbulen 

inverse α memberikan pengaruh yang cukup signifikan pada prediksi kecepatan 

sekunder dengan pola resirkulasi pada pipa silindris berbelok. 

 

4.3 Model CFD Runner cross-flow 

Model CFD dari runner cross-flow merupakan model 3D, jenis mesh cartesian, 

dengan jumlah mesh dari medium mesh variasi 2 sesuai uji mesh pada sub-bab 3.7 

dengan total jumlah sel 299 x 147 x 2, total keseluruhan 300 x 148 x 3 = 133200 

cells. Model CFD dari runner tersebut ditunjukkan pada Gambar 4.42. Jarak dari 

sudu jalan ke dinding = 0,961mm. 

 

 
Gambar 4.42. Model CFD runner cross-flow  

 

INLET

OUTLET

Sliding mesh
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Untuk mempermudah analisis aliran terjadi pada bagian dalam runner dibagi 

menjadi 8 zona. Zona throughflow diprediksi terjadi pada zona I hingga IV, 

sdangkan zona resirkulasi diprediksi terjadi pada zona VI hingga VIII seperti yang 

ditunjukkan oleh Gambar 4.43. 

 

 
Gambar 4.43. Konfigurasi zona aliran pada bagian dalam runner cross-flow  

 

4.4 Hasil Simulasi CFD Terhadap Runner Cross-Flow 

Simulasi CFD pada runner cross-flow dilakukan dengan menggunakan data-

data runner sebagaimana yang terdapat pada tabel 12. Kondisi operasi runner pada 

eksperimen yang dipengaruhi oleh berbagai parameter beban (load) seperti yang 

telah dijelaskan pada sub-bab 4.1 menghasilkan perbedaan kecepatan dan 

perbedaan temperatur. Masing-masing kecepatan uji disimulasikan dengan tiga 

variasi bilangan turbulent Prandtl – inverse α; 1; 1,1; 1,2 dan 1,3 dengan 

menggunakan model turbulen RNG k-ε. Sehingga total simulasi yang dilakukan 

adalah 12 kali. Penurunan temperatur pada sisi masuk dan keluar runner yang lebih 

besar dan menghasilkan kerja yang lebih besar mempengaruhi pola aliran pada 

bagian dalam runner. Data hasil eksperimen ini juga turut mendukung pentingnya 

analisis bilangan Prandtl turbulen yang optimum untuk dapat mengembangkan 

sistem. Namun, sensitivitas pada model turbulen RNG k-ε terhadap mesh 

menjadikan simulasi CFD dengan menggunakan model turbulen RNG k-ε untuk 

menentukan bilanga Prandtl turbulen optimum dilakukan pada keadaan stationer. 
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Simulasi CFD untuk keadaan berputar dilakukan dengan menggunakan model 

turbulen STD k-ε dengan menggunakan data nomor 3 pada Tabel 4.5 . Hasil 

simulasi CFD direpresentasikan oleh beberapa parameter turbulen yaitu kecepatan, 

temperatur, disipasi turbulen, disipasi turbulen, viskositas turbulen dan energi 

kinetik turbulen. 

 

Tabel 4.5. Data input simulasi CFD pada runner cross-flow 

No. 
N3 

Laju 

udara 
TCR1 TCR2 ∆TCR H CR1 H CR2 WCFR 

[rpm] [g/s] [oC] [oC] [oC] [kJ/kg] [kJ/kg] [W] 

Data_1 1330 211,7 25,902 25,478 0,4 299.09 298.65 89 

Data_2 604 196,6 26,622 25,748 0,8 299.81 298.93 172 

Data_3 659 204,1 30,416 29,48 0,9 303,62 302,69 230 

 

 

4.4.1. Kondisi berputar (rotating) 

Simulasi dilakukan dengan menggunakan model turbulen STD k-ε. Hal ini 

dilakukan untuk mengkonfirmasi fenomena aliran dalam runner cross-flow yang 

digunakan pada eksperimen. Aliran direpresentasikan oleh parameter kecepatan, 

disipasi turbulen, viskositas turbulen dan energi kinetik turbulen. Runner cross-flow 

berputar dengan kecepatan 659 rpm, dengan laju massa udara 204,1 g/s.  

Besar kecepatan yang ditunjukkan oleh Gambar 4.44 mengkonfirmasi 

terjadinya dua vorteks dominan pada runner. Vorteks resirkulasi terjadi pada zona 

resirkulasi, pada zona VI – zona VIII sesuai konfigurasi zona aliran pada Gambar 

4.43. Vorteks resirkulasi secara dominan terjadi pada bagian tengah runner dan area 

dekat sudu. Zona throughflow terjadi pada zona I – zona IV. Pada Gambar 4.45 

ditunjukkan bahwa vorteks pada zona throughflow yang merupakan vorteks paksa 

menuju sudu tingkat ke dua, turbulensi terdisipasi. Hal ini juga terlihat pada 

Gambar 4.46 yang menunjukkan kontur energi kinetik turbulen. Pada zona tersebut, 

sebagian besar energi kinetik turbulen terdisipasi.  
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Gambar 4.44. Besar kecepatan – STD k-ε – 659 RPM  

 

 

 

Gambar 4.45. Disipasi turbulen – STD k-ε – 659 RPM  

Recirculation 
vortex

Recirculation 
zone

Throughflow 
vortex

Kinetic energy 
dissipated



151 

 

Universitas Indonesia 
 

 

Gambar 4.46. Energi kinetik turbulen – STD k-ε – 659 RPM  

 

4.4.2. Kondisi stationer menggunakan model RNG k-ε dengan variasi bilangan 

Prandtl turbulen – inverse (α) 

Simulasi CFD terhadap runner cross-flow dengan menggunakan model 

turbulen RNG k-ε dilakukan dalam keadaan statik (tidak berputar) dengan 

menggunakan data-data input (kecuali kecepatan) sesuai Tabel 4.5. Variasi nilai 

bilangan Prandtl turbulen – inverse α; α = 1, α = 1,1; α = 1,12 dan  α = 1,3 dilakukan 

pada setiap titik uji. Simulasi dilakukan dengan menggunakan mesh hasil pengujian 

pada sub-bab 3.7, yaitu pada Medium mesh_2 dengan jumlah 299 x 147 x 2 cells. 

Hasil simulasi CFD dirpresentasikan oleh parameter-parameter turbulen; 

kecepatan, vektor kecepatan, disipasi turbulen, viskositas efektif turbulen dan 

energi kinetik turbulen. Analisis dikonsentrasikan pada resirkulasi aliran yang 

terjadi pada bagian dalam dari runner cross-flow. 
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4.4.2.1. Data_1 
a. Kontur Kecepatan 

 
Gambar 4.47. Profil Kecepatan – Data_1 
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Gambar 4.48. Vektor kecepatan-w – data_1  
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b. Kontur Temperatur 

 
Gambar 4.49. Kontur temperatur – data_1  
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c. Kontur Disipasi Turbulen 

 
Gambar 4.50. Kontur disipasi turbulen – data_1  
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d. Kontur Viskositas Efektif Turbulen 

 
Gambar 4.51. Kontur viskositas efekltif – data_1  
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e. Kontur Energi Kinetik Turbulen 

 
Gambar 4.52. Kontur energi kinetik turbulen – data_1  
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4.4.2.2. Data_2 
a. Kontur Kecepatan 

 
Gambar 4.53. Kontur kecepatan – data_2  
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Gambar 4.54. Vektor kecepatan-w – data_2  
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b. Kontur Temperatur 

 
Gambar 4.55. Kontur temperatur – data_2  
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c. Kontur Disipasi Turbulen 

 
Gambar 4.56. Kontur disipasi turbulen – data_2  
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d. Kontur Viskositass Efektif Turbulen 

 
Gambar 4.57. Kontur viskositas efektif – data_2  
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e. Kontur Energi Kinetik Turbulen 

 
Gambar 4.58. Kontur energi kinetik turbulen – data_2  
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4.4.2.3. Data_3 
a. Kontur Kecepatan 

 
Gambar 4.59. Kontur kecepatan – data_3  

IN
LE

T

O
U

TL
ET

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
zo

n
e

Th
ro

u
gh

fl
o

w
 

vo
rt

e
x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x 
IN

LE
T

O
U

TL
ET

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
zo

n
e

Th
ro

u
gh

fl
o

w
 

vo
rt

e
x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x 

IN
LE

T

O
U

TL
ET

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
zo

n
e

Th
ro

u
gh

fl
o

w
 

vo
rt

e
x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x 
IN

LE
T

O
U

TL
ET

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
zo

n
e

Th
ro

u
gh

fl
o

w
 

vo
rt

e
x

R
ec

ir
cu

la
ti

o
n

 
vo

rt
e

x 

α
 =

 1
α

 =
 1

,1

α
 =

 1
,2

α
 =

 1
,3



165 

 

Universitas Indonesia 
 

 
Gambar 4.60. Vektor kecepatan-w – data_3  
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b. Kontur Temperatur 

 
Gambar 4.61. Kontur temperatur – data_3  
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c. Kontur Disipasi Turbulen 

 
Gambar 4.62. Kontur disipasi turbulen – data_3  
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d. Kontur Viskositass Efektif Turbulen 

 
Gambar 4.63. Kontur viskositas efektif – data_3  
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e. Kontur Energi Kinetik Turbulen 

 
Gambar 4.64. Kontur energi kinetik turbulen – data_3 
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Tabel 4.6. Hasil simulasi laju massa, volume dan torsi pada runner cross-flow 

Jenis 

data 
variasi α 

Laju 

volume 

Laju 

massa 
Torsi 

Laju massa 

eksperimen 

Perbedaan 

laju maasa 

m3/s kg/s Nm kg/s % 

Data_1 

α = 1 0,194 0,226 1,529 

0,2117 

6,708 

α = 1,1 0,194 0,226 1,529 6,708 

α = 1,2 0,194 0,226 1,529 6,708 

α = 1,3 0,194 0,226 1,529 6,708 

Data_2 

α = 1 0,194 0,226 1,529 

0,1966 

14,903 

α = 1,1 0,194 0,226 1,529 14,903 

α = 1,2 0,194 0,226 1,529 14,903 

α = 1,3 0,194 0,226 1,529 14,903 

Data_3 

α = 1 0,194 0,226 1,529 

0,2041 

10,681 

α = 1,1 0,195 0,228 1,525 11,465 

α = 1,2 0,195 0,227 1,512 11,416 

α = 1,3 0,194 0,226 1,529 10,877 

 

Hasil simulasi pada runner cross-flow dengan model turbulen RNG k-ε dan 

variasi bilangan Prandtl turbulen α ditunjukkan oleh Gambar 4.47 hingga Gambar 

4.64 secara berturut-turut untuk data_1 hingga data_3 sesuai Tabel 4.6. Berdasarkan 

hasil prediksi CFD untuk parameter laju massa, penyimpangan prediksi terhadap 

hasil ekisperimen paling kecil dihasilkan pada variasi data_1. Pada kondisi aktual, 

varisi data_1 merujuk pada operasi runner dengan kecepatan 659 rpm, yang pada 

simulasi CFD diasumsikan dalam keadaan diam.  Dibandingkan dengan kedua data 

lainnya, pada variasi data_1, runner sudah mampu untuk menghasilkan daya listrik 

seperti penjelasan pada sub-bab 4.1 sehingga prediksi laju massa yang lebih besar 

dibandingkan dengan variasi data lainnya menjadi cukup rasional. 

Gambar 4.47 hingga Gambar 4.64 menunjukkan kontur hasil simulasi CFD 

untuk parameter kecepatan, temperatur, disipasi turbulen, viskositas efektif dan 

energi kinetik turbulen. Berdasarkan kontur kecepatan untuk data_1 yang 

ditunjukkan oleh Gambar 4.47, seluruh variasi α menunjukkan adanya aliran 
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resirkulasi. Operasi runner dalam keadaan diam (stasioner) menimbulkan dua area 

vorteks resirkulasi (vorteks paksa), yaitu pada bagian dalam runner dan bagian luar 

runner. Vorteks throughflow hanya terjadi pada bagian tengah runner yang 

melintas langsung dari tingkat pertama menuju tingkat ke dua dan menuju sisi 

keluar. Menurut konfigurasi zona aliran pada Gambar 4.43, aliran resirkulasi terjadi 

pada zona II – III dan zona VI – VIII. Hasil ini sejalan dengan hasil eksperimen 

yang dilakukan oleh Tuckey pada Gambar 2.28. 

Secara umum, hal ini terjadi pada seluruh variasi data untuk seluruh variasi 

bilangan Prandtl turbulen – inverse (α). Ditinjau dari sisi kontur kecepatan, 

perbedaan paling signifikan dengan adanya variasi α terjadi pada variasi data_3. 

Kecepatan maksimum yang terjadi pada daerah dekat sudu pada sisi inlet, terus 

bertambah pada variasi nilai α, dari 96,8 m/s (α = 1), 97,8 m/s (α = 1,1), 97,9 m/s 

(α = 1,2), dan turun menjadi 9,7 m/s (α = 1,3). Pada variasi α 1,3 tersebut, vorteks 

resirkulasi yang juga terjadi pada sisi sebelah luar dari interior runner tidak terjadi, 

yang mengakibatkan zona resirkulasi rendah yang biasanya terjadi pada sisi outlet, 

terjadi pada bagian dalam runner. Dominasi aliran resirkulasi yang terjadi pada 

zona VI  - VIII pada data_3 ini juga lebih rendah dibandingkan dengan variasi data 

lainnya. 

Fenomena ini sesuai dengan vektor kecepatan-w pada zona VI dan VII seperti 

yang ditunjukkan oleh Gambar 4.48, Gambar 4.54 dan Gambar 4.60, dimana vektor 

kecepatan data_3 yang ditunjukkan oleh Gambar 4.60 bernilai lebih kecil 

dibandingkan dengan varisi data lainnya, pada lokasi yang sama. Hal ini sesuai 

dengan data aktual yang diperoleh dari eksperimen, dimana pada data_3 dimana 

runner dalam keadaan terbeban sehingga mengalami penurunan kecepatan serta 

teori dari vorteks rotasional dimana pada kecepatan yang semakin besar 

menghasilkan vorteks resirkulasi yang semakin besar. Namun, simulasi yang 

dilakukan dalam keadaan stationer menjadikan besar zona resirkulasi yang 

diprediksi dapat menurunkan unjuk kerja dari runner cross-flow oleh beberapa 

peneliti tidak dapat dianalisis lebih jauh [37], [129].  

Perubahan nilai temperatur pada saat operasi juga ditunjukkan oleh Tabel 4.5 

dengan kontur temperatur yang ditunjukkan oleh Gambar 4.49, Gambar 4.55 dan 

Gambar 4.61 untuk data_1 hingga data_3 berturut-turut. Kontur temperatur pada 
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variasi data_3 Penurunan temperatur terbesar pada variasi data_3 menunjukkan 

gradien temperatur yang lebih besar dibandingkan dengan variasi data lain, dengan 

konsentrasi pusat vorteks pada zona VI – zona VII berada semakin dekat dengan 

sumbu runner. Hal ini sesuai dengan data eksperimen, dimana variasi data_3 

mengalami perubahan temperatur antara sisi masuk dan keluar paling besar, yaitu 

sebesar 0,9oC. Perbedaan temperatur ini selanjutnya memberikan pengaruh 

terhadap ukuran dari zona resirkulasi yang lebih kecil dibandingkan dengan data_2, 

dimana perbedaan temperatur masuk dan keluar sebesar 0,8oC. Besarnya beda 

temperatur pada variasi data_3 juga mengindikasikan pengaruh variasi nilai α lebih 

dominan. Bilangan α yang semakin besar mengindikasikan difusivitas turbulen 

semakin dominan terhadap viskositas turbulen. Pengaruh temperatur tersebut juga 

mengindikasikan bahwa difusivitas karena transport panas 𝜀𝐻 lebih dominan 

daripada difusivitas oleh transport momentum 𝜀𝑀. Namun, Gambar 4.62 juga 

menunjukkan bahwa variasi α = 1,3 terlalu difusif, yang ditunjukkan dengan 

gradien temperatur pada sisi keluar runner yang lebih seragam dibandingkan 

dengan pilihan lain. 

Prediksi nilai temperatur tersebut sesuai dengan pola disipasi turbulen pada 

seluruh variasi data yang ditunjukkan oleh Gambar 4.50, Gambar 4.56 dan Gambar 

4.62. Seluruh kontur disipasi menunjukkan bahwa disipasi terjadi dominan pada 

daerah dimana terjadi vorteks throughflow yang dominan. Hal ini juga sejalan 

dengan kontur energi kinetik turbulen yang ditunjukkan oleh Gambar 4.52, Gambar 

4.58 dan Gambar 4.64, bahwa olakan skala kecil yang dominan pada vorteks 

throughflow dengan energi kinetik yang tinggi terdisipasi menjadi kalor 

(temperatur), sebagai konsekuensi dari terjadinya cascade energy sesuai persamaan 

(2.15). Kontur energi kinetik tersebut, dengan nilai energi kinetik pada zona 

resirkulasi pada zona VI dan VII, juga merekonformasi hasil penelitian Tuckey [25] 

bahwa zona resirkulasi merupakan zona dengan energi kinetik rendah. Selanjutnya, 

Gambar 4.50 menunjukkan bahwa pada variasi data_1, dengan kcepatan paling 

tinggi (1330) rpm dan beda temperatur paling rendah, variasi bilangan α tidak 

memberikan pengaruh yang signifikan terhadap disipasi turbulen. Hasil yang 

serupa juga ditunjukkan oleh variasi data_2. Hasil dimana variasi bilangan α 

mempengaruhi disipasi turbulen ditunjukkan pada variasi data_3. Variasi bilangan 
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α yang semakin tinggi menghasillan laju disipasi yang semakin tinggi hingga 

menghasilkan perbedaan sebesar 25,3% (dari 2,88E+06 m2/s3 menjadi 3,61E+06 

m2/s3). Variasi nilai α = 1,1 dan 1,2 menjadi lebih rasional dengan kenaikan disipasi 

turbulen masing-masing sebesar 1% dan 3,2%. Disipasi yang terlalu besar yang 

dihasilkan oleh bilangan α kemungkinan disebabkan karena faktor bertambahnya 

bilangan α menyebabkan rasio viskositas antara viskositas molekuler yang terlalu 

kecil menyebabkan aliran menuju ke aliran berkembang penuh. Parameter-

parameter turbulen tersebut secara umum menunjukkan bahwa, tinjauan aliran 

resirkulasi pada skala mikro menunjukkan bahwa pada aliran ini pencampuran 

(mixing) terjadi secara dominan, ditandai dengan terjadinya cascade energy. 

Fenomena serupa juga terjadi pada prediksi viskositas efektif, yang merupakan 

viskositas total dan viskositas molekular yang ditunjukkan oleh Gambar 4.51, 

Gambar 4.57 dan Gambar 4.63. Berdasarkan definisi dari bilangan Prandtl turbulen, 

prediksi viskositas turbulen yang semakin dominan dapat dicapai dengan 

penggunaan bilangan α yang semakin besar 𝜐𝑇 = 𝜒 𝛼⁄ . Variasi data_1 dan data_2 

menghasilkan prediksi yang sama pada seluruh variasi bilangan α. Penggunaan 

bilangan α = 1,1 menghasilkan viskositas efektif maksimum yang sama dengan 

penggunaan bilangan α = 1, yaitu sebesar 1,21 kg/m.s. Penggunaan bilangan α = 

1,2 dan 1,3 masing-masing meningkatkan prediksi viskositas efketif sebesar 0,8% 

dan 3,3%. Namun, berdasarkan prediksi pada parameter-parameter turbulen lain, 

penggunaan bilangan α lebih rasional untuk digunakan, karena penggunaan 

bilangan α diprediksi akan cenderung mempercepat terjadinya peluruhan turbulen. 

Penelitian tahap selanjutnya pada analisis CFD pada runner cross-flow perlu 

memperhartikan titik pusat vorteks resirkulasi secara lebih detail, karena pada laju 

alir volume fluida yang semakin rendah, titik pusat dari vorteks resirkulasi akan 

semakin bergeser ke titik pusat runner, sesuai dengan eksperimen pola alir yang 

dihasilkan oleh Tuckey dan Murata et.al [25], [32].  

Berdasarkan analisis pada sub-bab 4.4.1 hingga sub-bab 4.4.2, vorteks 

resirkulasi terjadi pada zona VI dan zona VII menurut zona konfigurasi aliran pada 

Gambar 4.43, analisis bilangan α dilakukan secara lebih komprehensif pada sub-

bab 4.4.3 dan sub-bab 4.4.4, yaitu pada profil kecepatan dan pada profil temperatur 

dekat sudu pada zona VI dan VII yang dapat merepresentasikan pengaruh variasi 
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nilai α pada aliran resirkulasi, yaitu pada koordinat (i; j; k) = (37-100; 57; 2). Lokasi 

analisis ini dilakukan menurut Gambar 4.65 dan Gambar 4.66 dengan jarak antara 

lokasi plot dan dinding sudu sebesar 1,806mm. 

 
Gambar 4.65. Lokasi resirkulasi aliran.  

 

 
Gambar 4.66. Sistem koordinat runner cross-flow  

INLET

OUTLET
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4.4.3. Profil kecepatan-w detail pada zona resirkulasi 

Berdasarkan sistim koordinat runner, analisis kecepatan dilakukan pada 

kecepatan-w yang dapat merepresentasikan intensitas aliran resirkulasi, yaitu pada 

sudu ke 14 hingga sudu ke-18 seperti yang ditunjukkan oleh Gambar 4.65 dan 

Gambar 4.66. Selanjutnya, Gambar 4.67 hingga Gambar 4.69 menunjukkan variasi 

nilai α (1; 1,1; 1,2; 1,3) untuk data_1 hingga data_3 secara berturut-turut. Pada 

data_1, dengan beda temperatur masuk dan keluar runner ∆T = 0,4oC, variasi nilai 

α tidak memberikan perbedaan yang signifikan terhadap resirkulasi. Gambar 4.67 

yang menunjukkan perbandingan kecepatan-w untuk seluruh variasi α 

menunjukkan hasil yang berhimpit. Hasil yang serupa juga ditunjukkan pada variasi 

data_2 dengan ∆T = 0,8oC pada Gambar 4.68 dimana variasi nilai α tidak 

memberikan pengaruh terhadap kecepatan pada zona resirkulasi. Namun, fenomena 

lain ditunjukkan pada variasi data_3 dengan ∆T yang paling besar = 0,9oC oleh 

Gambar 4.69. Pada kasus ini, variasi α memberikan pengaruh yang cukup 

signifikan pada prediksi alrian resirkulasi. Secara berturut-turut, penggunaan α = 

1,1; 1,2; 1,3 menghasilkan perbedaan (kenaikan) prediksi dengan penggunaan α = 

1 sebesar 9,5%, 34% dan 34,1%. Gambar 4.69 juga menunjukkan bahwa pada 

koordinat (37-100; 57; 2), atau pada sudu ke-14 hingga sudu ke-18 dimana terjadi 

aliran resirkulasi, sebelum arah kecepatan kembali berubah. Variasi nilai α 1,1 

hingga 1,3 paling dominan terjadi pada sudu ke-18 dimana intensitas aliran 

resirkulasi sudah mulai berkurang. 

Hasil tersebut menunjukkan bahwa perbedaan temperatur antara sisi masuk 

dan keluar runner (∆TCR) yang semakin besar semakin mempengaruhi profil aliran 

resirkulasi pada bagian dalam runner. Akibatnya, pemilihan nilai α yang tepat 

sangat berpengaruh terhadap prediksi aliran resirkulasi. Analisis yang lebih detil 

untuk menunjukkan efektivitas variasi α dilakukan dengan mengelompokkan satu 

variasi α (1,1; 1,2 dan 1,3) pada ketiga data uji (data_1, ∆TCR = 0,4oC; data_2, ∆TCR 

= 0,8oC dan data_3, ∆TCR = 0,9oC) untuk parameter kecepatan resirkulasi (kec-w), 

yang ditunjukkan oleh Gambar 4.70 hingga Gambar 4.73. 
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Gambar 4.67. Perbandingan kecepatan-w pada lokasi resirkulasi; Data_1 

 

 

Gambar 4.68. Perbandingan kecepatan-w pada lokasi resirkulasi; Data_2 
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Gambar 4.69. Perbandingan kecepatan-w pada lokasi resirkulasi; Data_3  

  

 

Gambar 4.70. Perbandingan kec-w (α = 1) pada lokasi resirkulasi 
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Gambar 4.71. Perbandingan kec-w (α = 1,1) pada lokasi resirkulasi 

 

 

Gambar 4.72. Perbandingan kec-w (α = 1,2) pada lokasi resirkulasi 
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Gambar 4.73. Perbandingan kec-w (α = 1,1) pada lokasi resirkulasi 

 

Gambar 4.70 hingga Gambar 4.73 menunjukkan pengaruh variasi bilangan 

α terhadap kecepatan resirkulasi pada ketiga data uji, dengan beda temperatur ∆TCR; 

data_1, data_2 dan data_3: menurut Tabel 4.5. Selanjutnya penggunaan α dianalisis 

berdasarkan pengaruhnya pada beda temperatur uji ∆T 0,4oC (data_2 dan data_1) 

dan ∆T 0,5oC (data_3 dan data_1) pada area resirkulasi aliran. Pengunaan α = 1 

menghasilkan prediksi kecepatan yang berhimpit untuk seluruh variasi ∆TCR. 

Penggunaan α = 1,1 menunjukkan perbedaan prediksi secara rata-rata yang 

berhimpit pada beda temperatur 0,4oC dan 9.4% lebih tinggi pada beda temperatur 

0,5oC. Selanjutnya, penggunaan α = 1,2 dan α = 1,3 juga menunjukkan perbedaan 

prediksi secara rata-rata yang berhimpit pada ∆T 0,4oC, namun menunjukkan 

perbedaan 33,3% dan 34,1% pada ∆T 0,5oC. Perbedaan terserbut terutama terjadi 

pada sudu ke-18. Meskpiun efek paling besar (dibandingkan dengan α = 1) terhadap 

aliran resirkulasi dicapai pada variasi α = 1,2 dan 1,3, namun berdasarkan 

persamaan 2.92 dan Gambar 2.34, dimana batas atas nilai α = 1,3, prediksi 

kecepatan-w pada kedua variasi α tersebut cenderung berlebih. 
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4.4.4. Profil Temperatur Statik Detail Pada Zona Resirkulasi 

Analsis detail juga dilakukan terhadap profil temperatur dilakukan pada 

koordinat yang sama dengan analisis pada kecepatan-w, yaitu pada (37-100; 57; 2), 

atau pada sudu ke-14 hingga sudu ke-18. Propoerti temperatur statik menjadi 

penting untuk dianalisis lebih lanjut karena pada aliran resirkulasi diiringi dengan 

terjadinya proses difusi termal yang cukup dominan. Hasil prediksi temperatur pada 

lokasi tersebut pada data_1 hingga data_3 pada seluruh variasi α ditunjukkan oleh 

Gambar 4.74 hingga Gambar 4.76. Tren temperatur yang dihasilkan serupa dengan 

prediksi pada kecepatan-w pada sub-bab 4.4.3. Variasi α tidak memberikan 

pengaruh pada data_1 dan data_2 dengan beda temperatur pada sisi masuk dan 

keluar runner ∆TCR = 0,4oC dan 0,8oC, sesuai grafik pada Gambar 4.74 dan Gambar 

4.75. Efektivitas nilai α optimum ditunjukkan pada perbedaan temperatur masuk 

dan keluar runner paling besar ∆TCR = 0,9oC pada data_3 yang ditunjukkan oleh 

Gambar 4.76. Penggunaan α = 1,1 hingga 1,3 secara berturut-turut menghasilkan 

perbedaan prediksi terhadap temperatur statik sebesar 0,1% dan 0,2% pada lokasi 

resirkulasi. 

 

 
Gambar 4.74. Perbandingan temperatur statik pada lokasi resirkulasi; Data_1 
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Gambar 4.75. Perbandingan temperatur statik pada lokasi resirkulasi; Data_2 

  

 
Gambar 4.76. Perbandingan temperatur statik pada lokasi resirkulasi; Data_3 
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Gambar 4.77. Perbandingan temp-statik (α = 1) lokasi resirkulasi 

 

 

Gambar 4.78. Perbandingan temp-statik (α = 1,1) lokasi resirkulasi 
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Gambar 4.79. Perbandingan temp-statik (α = 1,2) lokasi resirkulasi 

 

 

Gambar 4.80. Perbandingan temp-statik (α = 1,3) lokasi resirkulasi 
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Selanjutnya, analisis juga dilakukan pada profil temperatur pada area 

resirkulasi tersebut. Seperti pada sub-bab 4.4.3, analisis yang lebih detil untuk 

menunjukkan efektivitas variasi α pada properti temperatur statik juga dilakukan 

dengan mengelompokkan satu variasi α (1,1; 1,2 dan 1,3) pada ketiga data uji 

(data_1, ∆TCR = 0,4oC; data_2, ∆TCR = 0,8oC dan data_3, ∆TCR = 0,9oC), yang 

ditunjukkan oleh Gambar 4.77 hingga Gambar 4.80. Efektivitas tersebut 

selanjutnya ditentukan dengan membandingkan perbedaan hasil prediksi antara 

(data_2 dan data_1; ∆T = 0,4oC) serta antara (data_3 dan data_1; ∆T = 0,5oC). 

Penggunaan α = 1 secara berturut-turut menunjukkan perbedaan prediksi 

temperatur pada sepanjang area resirkulasi, masing-masing sebesar 0,2% dan 1,2% 

pada beda temperatur uji 0,4oC dan 0,5oC. Penggunaan α = 1,1 secara berturut-turut 

menunjukkan perbedaan prediksi temperatur masing-masing sebesar 0,2% dan 

1,1% pada beda temperatur uji 0,4oC dan 0,5oC. Selanjutnya, penggunaan α = 1,2 

dan α = 1,3 juga menunjukkan perbedaan prediksi secara rata-rata sebesar 0,2% 

pada beda ∆T 0,4oC, dan 1% dan 0,9% pada ∆T 0,5oC. 

 

4.4.5. Efektivitas α pada zona resirkulasi 

Analisis efektivitas variasi α = 1 hingga 1,3 terhadap properti kecepatan 

reisrkulasi dan temperatur statik pada zona resirkulasi untuk variasi data uji; data_1 

hingga data_3 pada sub-bab 4.4.3 dan 4.4.4 mampu menunjukkan beberapa 

fenomena. Simulasi CFD dengan menggunakan data_1 dan data_2 (dengan ∆TCR = 

0,4oC; ∆TCR = 0,8oC) tidak menunjukkan hasil yang signifikan (berhimpit) pada 

variasi α = 1 hingga 1,3 terhadap kedua properti. Data_3 dengan ∆TCR = 0,4oC 

menghasilkan perbedaan prediksi pada variasi α = 1,1 (9,5%), α = 1,2 (34%) dan α 

= 1,3 (34,1%) dibandingkan dengan hasil prediksi α = 1 untuk properti kecepatan 

resirkulasi. Pada properti temperatur, variasi α menghasilkan perbedaan; α = 1,1 

(0,05%), α = 1,2 (0,1%) dan α = 1,3 (0,2%).    

Penggunaan α = 1 tidak memberikan pengaruh terhadap prediksi aliraan 

turbulen, yang secara lebih detail ditunjukkan oleh properti kecepatan resirkulasi 

(kec-w) dan temperatur statik, yang tidak sejalan dengan konsep difusivitas 

turbulen serta bahwa pada aliran resirkulasi diiringi dengan perubahan viskositas – 

yang disebabkan karena terjadinya beda temperatur pada saat terjadinya vortex 
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strecthing sesuai persamaan 2.17. Hal ini menyebabkan α = 1 tidak sesuai untuk 

digunakan pada prediksi aliran resirkulasi (analogi Reynolds tidak dapat 

diterapkan). Lebih jauh, perbedaan presentase yang cukup besar dan nilai antara 

properti temperatur statik dan kecepatan untuk variasi α 1,1 dan 1,2 menunjukkan 

fenomena yang kurang realistis karena prediksi kecepatan yang semakin tinggi 

seharusnya memberikan laju perpindahan panas yang semakin kecil pada zona 

resirkulasi. Apabila dibandingkan dengan Gambar 4.70 hingga Gambar 4.73 serta 

Gambar 4.77 hingga Gambar 4.80 yang hanya menunjukkan perbedaan hasil 

maksimal 1% pada variasi α tetap, perbedaan hasil prediksi yang ditunjukkan oleh 

variasi α = 1,2 dan 1,3 tersebut menjadi tidak proporsional dan tidak sesuai dengan 

rasio antara kecepatan alir dan difusivitas menurut persamaan (2.13). Hasil yang 

lebih baik ditunjukkan pada penggunaan α = 1,1.  

Fenoena-fenomena tersebut menunjukkan bahwa berdasarkan prediksi 

kecepatan dan temperatur pada area resirkulasi, penggunaan α = 1,1 menunjukkan 

hasil prediksi yang paling konsisten dibandingkan dengan variasi α lainnya. Hasil 

analisis ini juga didukung oleh hasil eksperimen bahwa pada data_3, dengan beda 

temperatur masuk dan keluar runner cross-flow yang paling besar (∆TCR = 0,9oC), 

sistem turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a menghasilkan unjuk kerja yang paling 

baik, sesuai dengan Tabel 4.5.  

Dengan demikian, berdasarkan hasil validasi aliran dan analisis pada seluruh 

variasi nilai α pada runner cross-flow, penggunaan nilai α = 1,1 mampu 

merepresentasikan kondisi aliran pada zona resirkulasi pada runner cross-flow. 

Hasil ini secara konsisten direpresentasikan oleh parameter-parameter turbulen, 

yaitu profil kecepatan, disipasi turbulen, viskositas efektif dan energi kinetik 

turbulen. Secara lebih detail, timbulnya vorteks resirkulasi yang menyebabkan 

terjadinya proses perpindahan panas juga menunjukkan hasil yang konsisten pada 

zona resirkulasi sesuai kompilasi α = 1,1 pada Gambar 4.71 dan Gambar 4.78.  

Dengan penggunaan nilai α = 1,1, maka rasio antara viskositas molekular dan 

turbulen sesuai persamaan 2.94 dapat ditentukan sebagai: 

𝜈0

𝜈𝑇
= 0,8394          (4.2) 
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Sehingga persamaan transport model turbulen RNG k-ε pada persamaan (2.68) dan 

persamaan (2.71) menjadi: 

Persamaan transpor k 

𝜕𝐾

𝜕𝑡
+ (v.̅∇)𝐾 = 𝑃 − 𝜀̅ +

𝜕

𝜕𝑥𝑖
1,1𝜈𝑇

𝜕𝐾

𝜕𝑥𝑖
      (4.3) 

Persamaan transpor ε 

𝐷𝜀

𝐷𝑡
= −𝐶𝜀1

𝜀

𝐾
𝜏𝑖𝑗

𝜕𝑣̅𝑖

𝜕𝑥𝑖
− 𝐶𝜀2

𝜀2

𝐾
+

𝜕

𝜕𝑥𝑖
1,1𝜈

𝜕𝜀

𝜕𝑥𝑖
     (4.4) 

 

Rasio viskositas sesuai persamaan (4.2) tersebut cukup rasional, mengingat 

bahwa pada data_3 tersebut, perbedaan kecepatan-w dan temperatur yang optimum 

dibandingkan dengan penggunaan α = 1, terjadi pada sudu ke-18. Pada lokasi ini, 

intensitas resirkulasi semakin berkurang, sehingga pengaruh transport konvektif 

berkurang. Pada tahap ini, pengaruh transport molekular menjadi lebih dominan, 

∆TCR paling besar memberikan pengaruh pada zona resirkulasi aliran. Temperatur 

statik fluida pada dekat sudu ke-18 tersebut juga paling besar dibandingkan dengan 

temperatur pada sudu ke-14 hingga sudu ke-17. Persamaan 4.1 juga menunjukkan 

bahwa pada resirkulasi aliran, viskositas turbulen terjadi dengan lebih dominan 

dibandingkan dengan viskositas molekular, dengan nilai rasio yang tidak terpaut 

jauh dari 1 (satu), sejalan dengan [70], [72], [91]. 
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V. KESIMPULAN DAN REKOMENDASI UNTUK 

PENELITIAN SELANJUTNYA 

5.1 Kesimpulan 

Runner cross-flow merupakan komponen penting pada sistem turbin gas mikro 

bioenergi Proto X-2a karena mengkonversi daya mekanis yang dihasilkan sistem 

menjadi daya listrik. Berdasarkan analisis CFD yang dilakukan terhadap runner 

crosss-flow, model turbulen RNG k-ε sesuai untuk digunakan pada analisis aliran 

pada runner cross-flow, terutama pada vorteks resirkulasi yang timbul selama 

operasi runner cross-flow. Simulasi CFD terhadap runner cross-flow dengan 

asumsi keadaan stasioner menghasilkan vorteks resirkulasi dominan pada zona 

konfigurasi aliran;  (zona VI – VII) dan satu buah vorteks throughflow yang berada 

dibagian tengah. 

Pada operasinya, terjadi penurunan temperatur pada sisi masuk dan keluar 

casing runner cross-flow. Perubahan temperatur tersebut mempengaruhi aliran 

resirkulasi yang terjadi secara molekular, selain secara konvektif. Pada kondisi ini, 

analogi Reynolds tidak lagi sesuai untuk digunakan Oleh karena itu, pemilihan 

bilangan turbulen Prandtl turbulen – inverse (α) yang mampu merepresentasikan 

fenomena aliran tersebut menjadi penting. 

Data hasil eksperimen (data_1, data_2 dan data_3) secara berturut-turut 

menghasilkan kecepatan poros runner (N3) dan beda temperatur pada sisi masuk 

dan keluar (∆TCR) sebesar 1330 rpm (∆TCR1 = 0,4oC) , 604 rpm (∆TCR2 = 0,8oC) dan 

659 rpm (∆TCR3 = 0,9oC). Hasil eksperimen dengan data_3 dengan ∆TCR paling 

besar menunjukkan bahwa pada kondisi tersebut runner sudah terbebani oleh 

generator listrik, sistim turbin gas mikro sudah mulai menghasilkan daya listrik  0,54 

kW. Kondisi ini dicapai pada kecepatan kompresor (N1) 78.890 rpm dengan rasio 

tekanan 1,4 pada efisiensi kompresor 67% dan laju bahan bakar 2,314 g/s, dengan 

daya termal yang dihasilkan runner cross-flow sebesar 230 Watt. Data_3 hasil 

eksperimen tersebut menghasilkan kecepatan runner N3 = 659 rpm yang menaikkan 

efisiensi termal sistem ƞsyst sebesar 1,11% menjadi 21,51%. 

Variasi nilai α yang divariasikan menjadi 1; 1,1; 1,2 dan 1,3 paling efektif 

terjadi pada beda temperatur runner ∆TCR yang paling besar (∆TCR3 = 0,9oC) dengan 



188 

 

Universitas Indonesia 
 

parameter hasil simulasi kecepatan-w dan temperatur statik pada zona resirkulasi 

(zona VI – VIII) (i,j,k = 37-100; 57; 2), pada sudu ke-14 hingga sudu ke-18. 

Dari berbagai analisis yang telah dilakukan pada runner cross-flow, terutama 

pada aliran resirkulasi, besaran bilangan Prandtl turbulen - inverse (α) dapat 

direkomendasikan bahwa nilai α = 1,1 merupakan nilai yang paling realistis, 

berbagai efektivitas terhadap seluruh parameter aliran uji, dibandingkan dengan 

variasi nilai α lain. Nilai α = 1,1 ini optimum untuk digunakan pada geomteri runner 

cross-flow; dengan parameter perancangan sesuai dengan Tabel 3.2 sebagai berikut 

dan kondisi operasi turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a, sesuai dengan Tabel 4.2 

dan Tabel 4.5. 

 

Tabel 3.2. Spesifikasi runner cross-flow 

No. Parameter Satuan Nilai 

1. Jumlah Sudu Buah 20 

2. Sudut Serang masuk (α1) o 46,23 

3. Sudut serang keluar (α2) o 84,86 

4. Diameter Luar, D1 mm 164 

5. Diameter Dalam, D2 mm 109,46 

6. D2/D1 - 0.66 

7. Tinggi runner (L) mm 87 

8. L/D2 mm 0,79 

 

Bilangan α tersebut menjadikan rasio viskositas molekular dan viskositas 

turbulen untuk digunakan pada model turbulen RNG k-ε; 
𝜈0

𝜈𝑇
= 0,8394 , yang paling 

optimum dalam merepresentasikan aliran resirkulasi yang terjadi pada bagian 

dalam runner cross-flow. 

 

5.2 Rekomendasi Untuk Penelitian Selanjutnya 

Analisis CFD dengan varisi bilangan α menunjukkan bahwa aliran dominasi 

aliran resirkulasi mempengaruhi unjuk kerja runner cross-flow yang selanjutnya 

memperngaruhi unjuk kerja sistim turbin gas mikro bioenergi Proto X-2a. Metode 

CFD yang digunakan pada penelitian ini dapat lebih terus dikembangkan untuk 
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keperluan tersebut. Untuk memperoleh hasil analisis yang lebih detail, Simulasi 

CFD dengan menggunakan model turbulen RNG k-ε dapat keadaan berputar perlu 

dilakukan. 

Sampai saat ini, diketahui bahwa beda temperatur minimum antara sisi masuk 

dan keluar runner cross-flow ∆TCR yang efektif terhadap nilai α adalah 0,9oC. Nilai 

tersebut diperoleh pada geometri runner cross-flow yang ada. Rentang temperaur 

yang lebih luas serta pengaruh nilai α pada variasi geometri runner cross-flow perlu 

untuk diteliti lebih lanjut.  

Perancangan dari runner cross-flow dapat terus ditingkatkan mengingat rugi-

rugi yang terjadi antara kecepatan kompresor dan runner yang cukup besar. Untuk 

unjuk kerja runner yang lebih baik dengan fluida kerja udara, perancangan dengan  

α1 22o – 26o merupakan salah satu alternatif yang direkomendasikan, selain 

memperbesar rasio L/D2. 
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