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摘要：本研究透過數值模擬方式配合田口實驗設計法，針對電動馬達散熱鰭片進行參數優化設計，並在馬達後方出風口位置利用多孔介質及蓄熱板，將馬達廢熱回收而達到馬達散熱及廢熱回收之效果。由田口法預測不同目標值(1.MEGP 2.St及f)結果得知，影響熵增之主要因素為鰭片厚度及角度，而最佳化參數組合為鰭片厚度(d/L)0.08；鰭片角度15°；圓柱型鰭片；多孔介質厚度15mm，其模擬結果之熵增率能改善63.2％，馬達之平均表面溫度下降7.3％。以St＆f當作目標值而得一妥協之參數組合，其熱傳及壓降之平均效果較Case0下降2.25％，而馬達平均表面溫度只下降2.2％，此結果顯示本研究較適合以MEGP作田口法之目標值。
關鍵字：田口實驗設計法、多孔介質、最小熵增、廢熱回收。
1. 前言
隨著全球能源及溫室效應之議題近幾年來備受關注，世界各地的學者專家無不積極朝向節能、能源效益及能源再利用之方面著手研究。而影響全球能源及溫室效應大宗者，其中莫過於車輛之使用，也因此雖早在多年前就已有電動車想法及實物推出，但受限於時代背景不同使其發展在近幾年才有很大躍進。然而，馬達的效率雖優於內燃機，但電池之低能量密度使電動車運轉的里程數一直備受考驗，也因此純電動車上無法配備太多附屬設備，如冷氣、音響等，若不考慮這些附屬設備是否裝設，則影響電動車工作里程的即是「馬達」效率。馬達在能量的轉換過程中必然會發生損耗，不管這些損耗以什麼形式出現都會使馬達發熱，馬達在運轉過程中，若廢熱無法及時且有效散出，則經常會發生若干不良現象，一是因為高溫造成導線之絕緣體燒毀而導致產生短路現象，二是靜子溫度過高破壞磁性材料的磁性造成效率降低，然而馬達所產生之廢熱雖不如內燃機高，但若以節能觀點及電池低能量密度之考量進而將馬達廢熱回收再利用，對馬達之壽命無疑是一大幫助且對環境也有良好貢獻。
而為了更容易將熱帶出，不論是熱管、散熱片多孔介質將熱量散出或吸收等，如何儘可能提升這些熱交換器的效率，一直是至今工程上被研究的重點。Yakut[1] 針對六角形散熱片的高h、寬s、軸向間距b、側向間距a及來流風速U，利用田口法進行參數最佳化，並定義兩望小特性目標值:熱阻及壓降，而得到一妥協的參數組合，即h、s、b、a及U分別為150mm 、 14mm 、10mm 、20mm 、4m/s。Hosseini[2] 實驗量測三種散熱片之熱交換器效率，其中Micro-fin型式具有高Nu及壓降並與理論值相近。Dong[3] 數值模擬不同型式的波型散熱片在雷諾數1000~5500範圍內，使用 Standard k-εmodel 的計算結果與實驗值相近，研究得知影響熱傳及壓降的因子主要為鰭片振幅並敘述其熱傳機制。Sahin[4] 改變平板型熱交換器的鰭片角度，得知當角度達θ=30°時擁有案例中最佳熱傳量，即相較於θ=0°，每段鰭片可增加1.42w的熱傳，但因壓降造成0.54w的能量損失。Liu[5] 數值模擬利用衝擊冷卻對柱型散熱鰭片之熱阻及壓力係數進行探討，得知在固定鰭片參數下雷諾數對散熱效果逐漸平緩，並在研究中得到Re=30000；鰭片寬度6mm ；鰭片高度50mm時有最好散熱效果。Bilen[6] 針對矩形散熱鰭片進行熱傳效率及摩擦損失的實驗探討，在雷諾數3000~32000範圍中調整鰭片間距(Sy/b)及排列方式。由結果得到紐賽數(Nu)及摩擦因子(f)在不同排列下與雷諾數(Re)及Sy/b之關係式，而實驗中Sx/b=3、 Sy/b=3.75搭配同軸排列的鰭片配置有最佳的散熱效率。Jang[7] 數值模擬三維百葉窗型散熱片並在不同案例中逐漸增加或減少鰭片傾角，得知當傾角為4°時熱傳效率提升15％，但摩擦係數也增加19％。Sopian[8] 設計一太陽集熱器並推導出理論方式與實驗值結果一致，在流道中裝設多孔介質材料以增加集熱效率，其中孔隙度為0.7、0.8及0.9之集熱器效率達60~70％ 。Fu[9] 數值研究槽道中利用多孔介質增加具加熱壁面的熱傳量，其中考慮非達西效應，並探討孔隙率、介質粒徑與槽高比對熱傳效果的影響，結果顯示槽高比0.5時利用高孔隙率及大粒徑能增加熱傳效果，而槽高比1時則相反。Pop[10] 考慮多孔介質為非局部熱平衡，並提供雙方程式求解流固之局部熱傳現象，而多孔介質流場屬於自然對流下的非達西模式。Kahalerras[11] 數值模擬水平槽道中利用不同形狀的多孔介質對加熱底板的影響，多孔介質中考慮Darcy-Brinkman-Forchheimer模式及浮力效應，得知三角形的多孔介質搭配較低高度H、穿透率K及熱傳導係數比R可得到所有案例中較好的熱傳效果。Wu[12] 數值研究槽道中受加熱之方形多孔介質之暫態熱對流現象，其中多孔介質乃運用Darcy-Brinkman-Forchheimer模式，結果得知達西數Da是影響Nu的主要因子。
本研究透過數值模擬方式配合田口實驗設計法，針對不同目標值(1.MEGP 2.St及f)之電動馬達散熱鰭片構型進行參數優化設計，進而得到適用於本研究最佳化方式，而達到馬達散熱之效果。
2. 研究方法
2.1 統御方程式
	      連續方程式：
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	      動量方程式：
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	      能量方程式：
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        其中多孔介質區域遵守Forchheimer[13]模式，即：
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        假設多孔介質為球型堆疊床而得到Ergun[14]：
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        其中γ為多孔介質孔隙率；dp為介質粒徑。而多孔介質考慮局部熱平衡模式，故等效熱傳導係數定義如下：
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        上式(7)中kf為流體熱導率；ks為固體熱導率。
2.2 研究指標

以節能的觀點來探討鰭片之工作效率，則鰭片應有高熱交換效能又不增加摩擦阻力之特徵，因此將考慮以熵增最小化原理(Entropy Generation Minimization Principle；MEGP)為最佳化之目標值[15-17]，而系統之熵增為熱傳及流體摩擦所造成，表示如下：
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在田口實驗之預測過程中，為了瞭解所設定參數對環境變數或其他不可控制因子的敏感度，將同案例之多次實驗結果以訊號雜訊比(S/N比)表示，而依特定目標值所得之S/N比越大表示越接近最佳目標值。本研究之設定目標為MEGP最小化，因此選擇望小特性之S/N比，其定義如下：
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        此外田口法也將根據所最佳參數組合預測一S/N比，此預測之S/N比與實際實驗S/N比若差異很大顯示因子間可能產生交互作用，若差異很小表示田口實驗成功，而預測之S/N比定義如下：
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上式(12)中Ai、Bj、Ck表示各因子最大S/N比；n為所有因子個數；
[image: image13.wmf]h

為研究矩陣中總S/N比的平均。
        本研究希望透過田口法預測不同目標值而得一妥協之參數組合，並與MEGP之預測結果相互比較而得到適合使用田口法之目標值。其中不同目標值乃選擇常用於判別熱交換器優劣之Stanton number(St)及Friction factor(f)定義如下：
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        式(13)(14)中h為對流係數；Δp為馬達前後壓差；D/L為馬達直徑及軸向長度比。而本研究希望St盡可能大或f盡可能小，因此針對f選擇望小特性之S/N比(式11)，而St選擇望大特性之S/N比如下：     
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2.3 幾何外型及邊界條件

        本研究之幾何外型及邊界條件如圖1所示，冷卻空氣之入口表壓為61.25Pa，假設馬達功率為5KW並有10％之功率損耗，亦即有500W之熱能儲存如馬達中，因此定義發熱量為靜子及繞組200W；轉子100W，後方裝置一多孔介質材料以吸附由馬達所帶出之熱量以供後續使用，而多孔介質之材料參數為孔隙率(γ)=0.6；密度(ρ)=2700(kg×m-3)；比熱(Cp)=895(J×kg-1×k-1)；等校熱傳導係數(keff)=40.5(W×m-1×k-1)。
2.4 田口法(Taguchi Method)

        本研究利用田口法[18-20]進行鰭片參數最佳化，其中定義四個鰭片因子(Factor)：A.鰭片厚度(d/L) B.鰭片角度(θ) C.鰭片形狀 D.多孔介質厚度，以及三個水準(Level)：A.d/L=0.02；0.05；0.08。B. θ=45°；30°；15°。C.形狀：平板；三角；圓形。D.多孔介質厚度：10；15；20(mm)，參數定義如表1所示。因設定參數為四因子三水準，故可利用L9(34)之直交表(如表2)將原本需作81次實驗之研究矩陣減少至9次。
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圖1 計算域幾何外型及邊界條件
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圖2 網格獨立性測試之計算域

2.5 計算域及邊界層
        因邊界層效應將直接影響加熱壁面之熱傳結果，因此在模擬前因先針對加熱壁面進行網格獨立性測試以確保計算結果之可信度。本研究建立二維具加熱平板之外型(如圖2)進行網格測試，入口邊界之雷諾數為5×105，測試段平板穩定提供 1000W/m2之熱通量，考慮邊界層對熱交換之影響，故壁面函數選用Enhance wall function。數值模擬中所求解之方程式將直接影響最後結果，因此所選用之數值方法或對流場所做之基本假設將直接最終結果。本研究以Hadim[21]為例，模擬一具加熱壁面之多孔介質流道如圖3所示，而模擬結果將與其比較。
2.6 數值方法

        本研究模擬馬達內之流場及熱傳現象，其數值求解三維穩態之統御方程式，使用k-ε双方程式之紊流模式及Enhance壁面函數，壓力速度耦合方式為SIMPLE算則，針對統御方程式之擴散項離散為中央差分法，而對流項離散為二階上風法。

2.7 基本假設

        為減少計算時間及提高收斂性，模擬時將針對研究案例進行條件簡化，其基本假設如下：
· 忽略浮力效應。

· 忽略熱輻射效應。

· 流體為牛頓流體。

· 多孔介質為球型堆疊床。

· 多孔介質為局部熱平衡。

· 多孔介質之壓降及熱傳特性具有等向性。

表1 鰭片參數設定

	
	
	1
	2
	3

	鰭片厚度d/L
	A
	0.02
	0.05
	0.08

	鰭片角度θ
	B
	45
	30
	15

	鰭片形狀
	C
	平板
	三角
	圓柱

	介質厚度(mm)
	D
	10
	15
	20


表2 L9(34)直交表
	
	A
	B
	C
	D

	Case1
	1
	1
	1
	1

	Case2
	1
	2
	2
	2

	Case3
	1
	3
	3
	3

	Case4
	2
	1
	2
	3

	Case5
	2
	2
	3
	1

	Case6
	2
	3
	1
	2

	Case7
	3
	1
	3
	2

	Case8
	3
	2
	1
	3

	Case9
	3
	3
	2
	1


3. 結果與討論

3.1 網格相依性測試
        不同網格尺寸(δ/D)之速度及溫度邊界層如圖4、5所示，當網格尺寸逐漸縮小至δ/D=1.25×10-3與δ/D=6.25×10-4顯示其速度邊界層(δv)之厚度相當一致。觀察其溫度邊界層(δh)隨網格尺寸之變化可發現，當δ/D=5.0×10-3之δh與δ/D=1.25×10-3相當一致，但持續縮小δ/D後發現δh產生較大變化，表示δ/D尚未收歛，進而持續縮小δ/D至δ/D=1.25×10-3與δ/D=6.25×10-4顯示其δv之厚度相當一致。而δ/D=1.25×10-3其測試段之平均y+=10， 符合
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圖3 程式驗證之邊界條件 Hadim[22]
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圖4 不同網格尺寸之速度邊界層
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圖5 不同網格尺寸之溫度邊界層

Enhance Wall Function之使用範圍(3< y+<10)，考慮計算時間及電腦資源故將二維網格測試結果(δ/D=1.25×10-3)套用於三維馬達模型之具熱通量壁面(如馬達氣隙、散熱片等)，總網格數約7~9×107個，網格系統如圖6所示。程式驗證中比較固定孔隙率(γ)及介質粒徑(dp)時，不同熱通量之出口平均溫度的變化，而結果如圖7顯示模擬與實驗結果相當一致。
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3.2 鰭片參數最佳化

        本研究利用田口法進行其片參數最佳化，因設定四因子三水準之研究參數，故可執行L9(34)直交表所設定之研究矩陣。模擬結果如表3所示，並利用式12得到田口法預測最佳參數組合的S/N比為43.63，而表中Case0為原始案例表示馬達無設置鰭片及多孔介質，其計算結果將與研究矩陣案例及最佳化案例作比較，其中發現Case0並非所有案例中最差者，此因目標值MEGP乃考慮熱傳及
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圖6 三維馬達網格系統
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圖7 程式驗證於不同熱通量之出口溫度比較

摩擦之熵增，因此無設置鰭片之Case0具有較小摩擦熵增，而案例中MEGP最小者為Case3，顯示此案例具有較高熱傳且無造成太大壓降。由不同案例中相同因子水準之計算結果平均值可得圖8~10的主效應圖，其詳細數據如表4~5所示，表4~5之誤差分析乃相同因子之間最大及最小目標值之差，表示改變此因子所造成目標值之變化量，由此可得知A(鰭片厚度)、B(鰭片角度)兩因子有較大誤差 (4.17、2.22)即A、B兩因子為影響MEGP之主要參數，而B(鰭片角度)及C(鰭片形狀) 為影響St及f之主要參數。而表4~5中各因子之水準所提供最大目標值者即為最佳參數，故以MEGP之預測最佳參數組合為Case10：A3B3C3D2(表4)；而透過St及f之預測方式乃選擇兩目標值中相同因子的誤差量最大者之最大目標值者為最佳參數，此方式預測之最佳參數組合為Case11：A1B1C2D2(表5)。
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表3 直交表實驗結果
表4 主效應表及誤差分析(MEGP)

	
	A
	B
	C
	D

	1
	40.01
	37.85
	38.60
	37.89

	2
	36.23
	38.72
	38.32
	40.08

	3
	40.40
	40.07
	39.72
	38.67

	誤差
	4.17
	2.22
	1.4
	2.19

	排序
	1
	2
	4
	3

	預測結果
	A3B3C3D2


3.3 結果確認

        預測參數組合Case10(A3B3C3D2)進行結果確認，得知其MEGP為4.6×10-3，比較其原始案例Case0之1.25×10-2能改善63.2％，較研究矩陣中最佳案例Case3之8.10×10-3能改善43.2％，預測S/N比(43.63)與實驗結果(46.74)差異不大(3.11) ，顯示實驗成功且因子間無交互作用(如表6)，此結果顯示田口法已預測出最佳參數組合。由表7所示比較馬達表面平均溫度得知Case0為386.33℃，而Case10為358.14℃表示馬達表面平均溫度能降低7.3％。而對預測參數組合Case11(A1B1C2D2)進行結果確認，得知其St及f平均效果反而較原始案例Case0 下降2.25％，此因Case11雖然有較大的熱傳效果(St=0.032)但同時也造成較大壓降(f=0.19)，使平均效果反而下降，若比較研究矩陣中的最佳案例
Case3則能改善5.56％，因為Case11之熱傳效果雖不如Case3(St=0.038)，但Case3之壓降(f=0.26)遠大於Case11，使得Case11之平均效果有些微改善，馬達表面平均溫度為377.82℃馬達表面平均溫度能改善2.2％。由上述結果看出以Case10之目標值模擬方式相較於Case11有更明顯的改善，因此得知MEGP較St及f更適合作為田口方法之目標值。
結論

        本研究透過數值模擬方式配合田口實驗設計法，針對電動馬達散熱鰭片進行參數優化設計，其結果如下：

1. 由田口法預測之誤差分析得知，影響熵增之主要因素為鰭片厚度及角度；影響St及f之主要因素為鰭片角度及形狀。

2. 最佳化參數組合為鰭片厚度(d/L)0.08；鰭片角度15°；圓柱型鰭片；多孔介質厚度15mm。最佳化參數模擬結果之熵增率能改善63.2％，馬達之平均表面溫度下降7.3％。

3. 研究結果顯示若以田口方法進行散熱鰭片構型最佳化，則以MEGP較St及f更適合作為之目標值。
表5 主效應表及誤差分析(St＆f)
	
	Stanton number
	Friction factor

	
	A
	B
	C
	D
	A
	B
	C
	D

	1
	-29.66
	-30.78
	-31.49
	-29.50
	13.55
	14.60
	14.75
	13.04

	2
	-30.00
	-29.45
	-29.06
	-30.44
	13.48
	13.34
	13.08
	14.14

	3
	-30.07
	-29.50
	-29.19
	-29.79
	13.51
	12.60
	12.72
	13.37

	誤差
	0.41
	1.33
	2.43
	0.94
	0.07
	2
	2.03
	1.1

	預測結果
	A1B1C2D2


表6 預測之S/N比與實驗比較
	
	MEGP
	S/N

	Case0
	1.25×10-2
	38.06

	Case3
	8.10×10-3
	41.83

	Case10
	4.60×10-3
	46.74

	預測
	
	43.63


表7 不同案例之結果比較
	
	MEGP
	St
	f
	Average Temp.(k)

	Case0
	1.25×10-2
	0.028
	0.16
	386.33

	Case3
	8.1×10-3
	0.038
	0.26
	359.05

	Case10
	4.6×10-3
	0.038
	0.23
	358.14

	Case11
	1.27×10-2
	0.032
	0.19
	377.82


[image: image26.jpg]B 8 998 g &

A R M B R B 0 @ 3 Dm0





圖8 主效應圖(MEGP)
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圖9 主效應圖(St)
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圖10 主效應圖(f)
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