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複合材料板的聲傳平滑研究 

 

研究生：蘇鎮隆                              指導教授：金大仁 

 

國立交通大學機械工程學系 

 

 

摘要 

 

本文主要探討複合材料平板之振動特性與揚聲表現，應用振動平板材

料組成及不同邊界設計減緩聲壓曲線大幅振盪，使曲線趨於平滑。以有限

元素軟體 ANSYS 分析平板振動行為，進而比較理論分析與實驗結果，探討

聲壓變化的原因，改良結構設計。 

    結構以 PC 塑膠與碳纖複材製作平板，邊界則以泡綿彈性懸邊及複材懸

臂支承平板；組裝揚聲器進行實驗量測，與理論分析比較驗證後，應用有

限元素法模擬分析不同結構設計的振動特性，繪製其聲壓曲線，再由各激

振頻率下的振形表現探討聲壓曲線振盪因素，依據分析結果，改變結構的

設計，有效提升揚聲效能。 
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Abstract 

 

    This thesis is focused on the vibration characteristics and the performance 

of sound pressure level(SPL) of laminated composite panels. The main purpose 

is to smooth SPL curves by using the different material compositions and  

boundary conditions. The finite element code ANSYS is used to determine the 

vibration responses of the plates. The sound pressure generated by the plate is 

computed using the first Rayleigh integral. Experiments are performed to 

measure the sound pressure generated by a number of plates. Comparing 

experiment results with theoretical preditions , we study how SPL curves vary. 

Then we can find out the influence of each design parameter on sound pressure 

responses of loudspeakers. By summarizing the results , we can improve the 

design of the radiating panel. 

PC plastics and carbon composites are used to construct the transparent 

radiating panels supported by elastic suspensions and composite beams. The 

radiating panels together with actuators , suspensions , composite beams and 

panels are used to make speakers which are then tested to study the sound 

pressure responses of the speakers. After verifying the theoretical analysis by 
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comparing with experiment results , we further use the finite element method to 

simulate SPL curves of the speakers. Observing the vibrating shapes , we can 

find out which factor causes the SPL curves to have pits and peaks . Based on 

this , we can design the structures and improve the performance of their sound 

pressure responses.  
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第一章    緒論 

 
1-1 前言 

複合材料係指結合兩種或以上不同之物質，將以結合，擷取原材

料之特性與優點，製成性能優異並能滿足需求的一種新材料。複合材

料之構成有兩大要素: 一為基材(matrix)，另為補強材料(reinforcement)

二者予以複合，以獲得符合設計需求的新材料；其中又以纖維強化複

合材料應用較廣，此材料之纖維方向具高強度、高勁度之特性，透過

疊層方式及疊層角度之設計可符合實際的需求，且具有質量輕、強度

高、設計之多變性等優點。有別於傳統材料，複合材料更滿足對於重

量敏感及有高強度需求的結構上，許多揚聲器的振動板亦由複合材料

製成，本文即為探討複合材料製作的平面揚聲器之振動特性及發聲行

為。 

    平面揚聲器是以激振器推動振動板，由振動板推動空氣揚聲(如

圖 1-1)。激振器推動振動板，造成振動板表面元素之空氣產生速度，

進而產生聲壓，由於振動板之變形有相位不同(如圖 1-2)，所以產生

之空氣速度亦有正有負，也因此造成聲壓有高低起伏的現象。 

    振動為物體在平衡位置作往復運動的力學行為，結構體皆有其振

動之自然頻率，當外界激振頻率接近結構物之自然頻率時，即造成共

振(resonance)行為，此時結構本身會產生大振幅的變形，對揚聲器而

言，當激振頻率達到振動板的自然頻率時，揚聲器會因為振動板的共

振變形而產生較高的聲壓值，且揚聲器在此頻率後會有較良好之聲壓

值，因此振動板的第一個共振頻率可視為揚聲器有效頻寬的起點；此

外，聲壓曲線可視為一揚聲器揚聲表現優劣的評判基準，故如何藉由

振動板與邊界設計，得到較高聲壓值與平滑的曲線為本文的主要研究
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目的。 

本文探討由不同振動板結構及其邊界的設計，減少聲壓曲線大幅

振盪現象，使曲線儘量達到平滑，考慮重量輕、剛性強並能有效提高

聲壓值，減緩曲線振盪，得到最佳的聲壓曲線之結構設計，提升揚聲

器的揚聲效能。 

 

1-2 文獻回顧 

本文主要研究領域為積層板理論、受外力激振的振動問題及聲壓

計算方法等。在平板理論方面，以古典板理論(Classical Plate Theory)[1]

改進而成的古典積層板理論(Classical Laminated Plate Theory)，對於複

合材料薄板的力學分析已可獲得不錯的結果，適用於分析寬厚比大於

80 的平板，對於研究薄膜振動板已經足夠。然而複合材料的側向剪

力模數(shear modulus)比纖維方向的楊氏係數(Young’s mudulus)低了

許多，在外力作用下容易產生側向剪變形，故當分析之振動板為厚板

時，應將側向應力(transverse shear)的影響一併考慮，為此 Mindlin提

出了一階剪變形理論(The First-order Shear Deformation Theory)[2]，首

先將側向剪力的影響加以考慮，但因其假設側向剪力分佈為常數，與

實際的狀況不符，於是 Whitney[3]便提出了剪力修正因子來加以修

正，此種理論比較適合用在寬厚比大於 15 的結構上。之後陸續又有

相關各種剪變形理論發表，不過由於其計算較為複雜，通常只用於厚

壁結構(寬厚比小於 15)上，由於本文中使用的複材板寬厚比皆大於 15

以上，故仍以一階剪變形理論來分析平板之振動行為。 

在振動方面，有關振動模態分析與多自由度振動響應系統之運動

方程式，參考書籍作者有W. T. Thomson[4] 、R. F. Steidel, Jr[5]，利

用有限元素方法求解振動問題[6]，另外參考其他相關論文則有陳正義
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[7]、林坤森[8] 、卓永剛[9]。 

在聲壓計算方面，引用 T. Shindo[10]聲壓方程式，Tan[11]中討論

了藉由致動器(actuator)的主動控制對平板聲場的影響。實驗上複材懸

臂力學分析[12]，阻尼量測方法參考文獻[13]。 

 

1-3 研究方向 

本文研究目的為平面揚聲器揚聲效能之改良，即聲壓曲線的平

滑。由聲壓實驗與 ANSYS有限元素分析軟體模擬結果比較驗證，探

討聲壓曲線振盪原因，根據振動板的振形，改良結構設計使聲壓曲線

達到設計目標。 

實驗首先製作振動平板，邊界以泡綿彈性懸邊及複材懸臂固定振

動板，其優點為可依設計需求任意改變支承的位置，將揚聲器製作組

裝後，利用 PULSE訊號分析儀及 Polytec OFV350 雷射測速儀量測系

統共振頻率。再由MLSSA聲壓頻譜儀量測聲壓及阻抗，記錄聲壓曲

線並與儀器量測之阻抗圖、測速儀之頻譜圖比較結果是否一致。 

分析以ANSYS有限元素分析軟體建立一個與實體幾何相同的模

型，繼而分析結構之自然頻率、模態。再進行簡諧激振分析，計算不

同激振頻率下振動板所有節點之振幅及相位角，將結果輸入 Fortran

程式計算聲壓並由 Origin統計繪圖軟體繪製出聲壓曲線，將分析結果

與實驗比較，驗證 ANSYS 分析與實驗是否吻合；由聲壓曲線的特徵，

探討影響聲壓的因素，研究曲線振盪、聲壓值高低及其趨勢特徵，有

效改進揚聲表現。  
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第二章    複合材料積層板力學分析 

 

2-1 基本假設 

本文以一階剪變形理論(The First Order Shear Deformation Theory)

為積層板分析的基礎，其基本假設如下： 

1.板的厚度遠小於板的長、寬。(1/15以下)。 

2.板的截面變形後仍保持平面。 

3.厚度保持不變，即 zε =0。   

4.板的變形量 u, v, w 很小。 

 
其位移場可假設如下： 

y)(x,zθy)(x,uu x0 +=  

y)(x,zθy)(x,vv y0 +=  

y)w(x,w =                                     (2.1) 

 

其應變場如下： 

0
1

0
1xx,x0,1 zκεzθu

x
uε +=+=
∂
∂

=  

    0
2

0
2yy,y0,2 zκεzθv

y
vε +=+=
∂
∂

=  

    yy,4 θw
z
v

y
wε +=

∂
∂

+
∂
∂

=  

    xx,5 θw
z
u

x
wε +=

∂
∂

+
∂
∂

=  

0
6

0
6xy,yx,x0,y0,6 zκε)θz(θ)v(u

x
v

y
uε +=+++=

∂
∂

+
∂
∂

=        (2.2) 

其中u、v、w分別表示積層板在 x、y、z 方向之位移量， 0u 、 0v 分
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別代表積層板中間面在 x、y方向上的位移。  

 

2-2 應力應變關係 

複合材料積層板是由多層薄片(Lamina) 疊合，而每一層的纖維

排列方向與積層板主軸方向夾一 nθ 角(如圖 2-1)，則在材料座標系

ZYX ′′′ 座標的構成方程式(Constitutive Equation)為： 

15

n

5515 εQσ ××× =                                     (2.3) 

 

其中 

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=
×

n

55

n

44

n

66

n

22

n

12

n

12

n

11

n

55

Q0000
0Q000
00Q00
000QQ
000QQ

Q                        (2.4) 

且 

)vv(1
EQ

2112

n
1n

11 −
=             

)vv(1
vE

Q
2112

12
n
2n

12 −
=  

)vv(1
EQ

2112

n
2n

22 −
=             n

12

n

66 GQ =    

    n
23

n

44 GQ =                   n
13

n

55 GQ =              (2.5) 

其中
n

ijQ 為彈性係數， n
iE 為楊氏模數， ijv 為蒲松比， n

ijG 為剪力模數。 

藉由座標轉換的關係，可求出積層板在主軸方向XYZ座標系之

應力與應變關係 

n
15

n

55

n
15

t
55

1nn

55
1nn

15 εQε])T[(Q)T(σ ××××
−

×

−
× ==                 (2.6) 

 

其中 
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⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

−

−−

−

=−
×

CS000
SC000
00SCSCSC
002SCCS
002SCSC

)T( 22

22

22

1
55

n
               (2.7) 

其中 

)cos(θC n=     )sin(θS n=      

 

而 

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=
×

n
55

n
45

n
45

n
44

n
66

n
26

n
16

n
26

n
22

n
12

n
16

n
12

n
11

n

55

QQ000
QQ000
00QQQ
00QQQ
00QQQ

Q                     (2.8) 

 

其中
n

55
Q

×
矩陣與

n

55
Q

×
矩陣間之關係為： 

4n

22
22n

66

n

12
4n

11
n
11 SQS)CQ2Q2(CQQ +++=  

)S(CQS)CQ4QQ(Q 44n

12
22n

66

n

22

n

11
n
12 ++−+=  

    4n

22
22n

12

n

12
4n

11
n
22 CQS)CQ2Q2(SQQ +++=  

    3n

66

n

12

n

11
3n

66

n

12

n

11
n
16 )CSQ2QQ(S)CQ2QQ(Q +−+−−=  

    S)CQ2QQ()CSQ2QQ(Q 3n

66

n

12

n

11
3n

66

n

12

n

11
n
26 +−+−−=  

    )S(CQS)CQ2Q2QQ(Q 44n

66
22n

66

n

12

n

22

n

11
n
66 ++−−+=  

    2n

55
2n

44
n
44 SQCQQ +=   

    CSQCSQQ
n

44

n

55
n
45 −=   

    2n

55
2n

44
n
55 CQSQQ +=                                  (2.9) 
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2-3 構成方程式(governing equation)  

複合材料積層板理論與一般平板理論之差異，在於複合積層平板

須考慮每一層積層薄片的力學性質，然後再將它們累加起來，方可得

到合力及合力矩(Force and Moment Resultants)，如圖 2-2所示，複合

積層平板之合力與合力矩為 

0
jij

0
jij

0
j

N

1n

N

1n

Z

Z

0
j

n
ij

Z

Z ij
n
iji κBεA)dzzκ(εQdzεQN 1n

n

1n

n
+=+==∑ ∑∫∫

= =

++
       

∑∫ ∑∫
= =

+ + +=+==
N

1n

Z

Z

N

1n

Z

Z

0
jij

0
jij

0
j

20
j

n
ijij

n
iji

1n

n

1n

n
κDεB)dzκz(zεQdzεzQM     

                                                  (2.10) 

其中 

∑∫

∑∫

∑∫

=
+−

=
+−

=
+−

−==

−==

−==

N

1n

3
n

3
1n

n
ij

h/2

h/2
2n

ijij

N

1n

2
n

2
1n

n
ij

h/2

h/2
n
ijij

N

1n
n1n

n
ij

h/2

h/2
n
ijij

)z(zQ
3
1dzzQD

)z(zQ
2
1zdzQB

)z(zQdzQA

 

(i,j=1,2,6)                     (2.11) 

其中 nz 為第 n 層薄板之表面到中心面的距離， ijijij D,B,A (i,j=1,2,6)分

別代表拉伸、偶合、彎曲勁度矩陣(Extensional Stiffness Matrix、

Coupling Stiffness Matrix、Bending Stiffness Matrix)，將合力及合力矩

寫成矩陣形式如下:  

⎪
⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

+

+

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎪
⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

xy,yx,

yy,

xx,

x0,y0,

y0,

x0,

662616662616

262212262212

161211161211

662616662616

262212262212

161211161211

6

2

1

3

2

1

θθ
θ
θ

vu
v
u

DDDBBB
DDDBBB
DDDBBB
BBBAAA
BBBAAA
BBBAAA

M
M
M
N
N
N

         (2.12) 
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而剪應力可表示如下： 

⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

θ+

θ+
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
=

⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

xx,

yy,

5545

4544

1

2

w
w

AA
AA

V
V

 (2.13) 

∑
=

βα=
N

1n
ij KKA ∫

+1n

n

Z

Z
dzQn

ij   ( j6,i6;5,4j,i −=β−=α= ) (2.14) 

 

其中 αK ， βK 為剪力修正係數(Shear Correction Coefficients) 
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第三章    振動分析與聲壓計算 

 

本文主要探討平板受外力激振的振動問題，透過有限元素方法，

進行模態分析、簡諧激振分析，由其結果計算聲壓表現，再分析聲壓

曲線特徵，研究曲線變化因素；本章說明振動分析的理論及聲壓的計

算方法。 

 

3-1 振動分析 

以有限元素分析問題的步驟大致可分為：(1)依據問題決定適當的

變分法則，如虛功原理，最小總位勢能原理等。(2)適當分割模型。(3)

選擇內插函數，即元素的設計。(4)推導各元素性質，如勁度矩陣、質

量矩陣、阻尼矩陣等。(5)組合各元素矩陣，得到系統方程式。(6)求

解系統方程式。 

 

3-1-1 虛功法在有限元素模型中之應用 

將平板的虛功方程式以 n個元素的組合來表示： 

∑ ∫ ∫ ∫
=

=+−
n

1k
V V A iiijijii

e e e

0dA}FδudVεσδ
2
1dVuρδu{ &&             (3.1) 

其中，各節點有五個自由度，以等參單元(isoparametric element)的形

狀函數(shape function)來表示位移場： 

iiuNu =        ii vNv =        iiwNw =  

xiix θNθ =       yiiy θNθ =                              (3.2) 

 

故對各元素來說，其位移可以下式來表示： 
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     ∑
=

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
m

1i

yi

xi

i

i

i

i

ii

ii

θ
θ
w
v
u

00N00
zN00N0

0zN00N

w
v
u

         (3.3) 

或者寫成： 

i∇=∑
=

m

1i
i INu~                                         (3.4) 

其中m是每一個元素中之節點數， iN 是元素之形狀函數， I是一個

5×5的單位矩陣， i∇  是節點位移，
T

yixiiiii }θ,θ,w,v,{u=∇ 。 

 

而(3.2)式的導數
y

,
x ∂

∂
∂
∂

得： 

ixi,x, uNu =            iyi,y, uNu =  

ixi,x, vNv =            iyi,y, vNv =  

    ixi,x, wNw =           iyi,y, wNw =  

    xixi,xx, θNθ =            xiyi,yx, θNθ =  

    yixi,xy, θNθ =            yiyi,yy, θNθ =                  (3.5) 

 

將(3.5)式代入(2.2)式，可得應變—位移關係如下： 

       

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

yi

xi

i

i

i

ixi,

iyi,

xi,xi,xi,yi,

xi,yi,

xi,xi,

5

4

6

2

1

θ
θ
w
v
u

0NN00
N0N00

zNzN0NN
zN00N0

0zN00N

ε
ε
ε
ε
ε

      (3.6) 

或寫成： 

][B][ε][ i∇=                                          (3.7) 
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其中 

][NB][ i∂=  

 
由有限元素法[6]得知元素勁度矩陣為： 

∫= v
T

e [E][B]dV[B]][K                                (3.8) 

其中[E]為材料特性矩陣。 

 

再由(3.1)及(3.4)式，可用下列各式表示任意元素之各項虛功： 

eeTe

V ii M)(δdVuρδu
e

∇∇=∫ &&&&                           (3.9) 

ee
L

Te

V ijij K)(δ)dVε(σδ
2
1

e
∇∇=∫                      (3.10)    

eTe

A ii F)(δdAFδu
e

∇=∫                              (3.11) 

其中 },....,,{ q21
e ∇∇∇=∇ ， eM 是元素質量矩陣(Element Mass 

Matrix)， e
LK 是元素勁度矩陣(Element Bending Stiffness Matrix)， eF 是

元素之節點負載向量(Vector of Element Nodal Force)，最後將所有元素

矩陣組合起來，則平板之有限元素分析模型的平衡方程式如下： 

            FKM L =∇+∇&&                          (3.12) 

其中M、 LK 、F、∇分別代表廣義的質量矩陣、勁度矩陣、載荷向量

和位移向量。 

 

3-1-2 模態分析 

在結構力學的領域中，或是實際結構工程上，振動的問題幾乎是

無可避免的。舉凡各種物體，如汽車、船舶、建築結構等，隨時隨地

都在承受著如機械運轉、地震、強風、海浪等動態負荷，設計者必須

要確保它們能在此等動態負荷下，保持正常而不損壞。如何確保其正
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常工作狀態，保障使用者安全，或是依其負荷條件推算服務壽命，都

是現今研究結構力學人員的重要課題。 

    對於一般的結構系統，其任何運動皆可由其自由振動的模態來合

成，這種特性使得模態分析的結果在許多其他結構動力分析上，成為

一項有力的工具。結構模態的意義，可解釋成一種自由運動的變位分

佈方式。若不考慮材料阻尼所造成的能量耗散(energy dissipation)，且

在無外力干擾之情況下，結構系統可以此種變位方式週而復始地運

動，而自成一個能量守恆的保守系統(conservative system)。對於已被

數學模式化的離散結構系統而言，整個系統之質點數量為有限，該系

統之變位狀況即可由有限個質點的變位來描述，一個質點在一個方向

的變位指標，稱為一個自由度，所以一個離散系統的一個模態，可由

一個以該系統各自由度為分量所組成之向量來代表。結構系統以其模

態向量所描述的變位分佈情況做運動時，會成為一種週期性的運動，

這種週期運動，有一個固有的頻率，稱為對應於該模態的自然振動頻

率。 

 結構動態分析，涵蓋非常之廣，但最基本也是最重要的就是結構

模態分析，因為認識結構之基本模態，不僅是瞭解結構動態特性所不

可或缺，同時，模態分析的結果，更是結構系統諸多動態行為的研判

依據，模態分析可以說是所有動態分析的基礎，本文分析平板自由振

動下模態，配合外力激震效應，探討自然頻率分佈及各種振形對聲壓

的影響。 

 

3-1-3 特徵值與特徵向量 

假設結構為無阻尼狀態下的自由振動模態，則其運動方程式可寫

為： 
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0[K]{X}}X[M]{ =+&&                     (3.13) 

其中[M]為質量矩陣；[K]為勁性矩陣；{X}為位移向量；而對任何線

性結構系統(該系統之受力與變形關係為線性)而言，上式中之[M]、

[K]均為實數對稱(Real Symmetric)矩陣。 

求解線性結構系統時，通常假設在結構系統中，各不同部位之振

動為簡諧運動，且其相位相同，即 

tieX ω}{}{ Φ=                           (3.14) 

λ{X}{X}ω}X{ 2 −=−=&&                       (3.15) 

其中 }{Φ 為實向量；ω為簡諧運動之角頻率； 2ωλ = 。 

代回(3.13)可得 

0}{}e[M]){ω([K] ti2 =Φ− ω                             (3.16) 

 

上式中{X}有非零解之條件為 [M]ω[K] 2− 為奇異性(Singular)，亦即 

0[M]ω[K]det 2 =−                                   (3.17) 

 

上式即為此系統之特性方程式， rω 為系統之第 r個自然頻率，而相對

應之 r}{Φ 為特徵向量，寫成矩陣形式，即為 

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

O

O
2
rω  ， [ ] [ ]LK r}{}{ 1 ΦΦ=Ψ  

 

考慮具阻尼結構，假設系統具有比例阻尼(Proportional Dampng)  

β[K]α[M][C] +=                                   (3.18) 

則系統之運動方程式為 

 



 14

t{F}sin[K]{X}}X[C]{}X[M]{ ϖ=++ &&&                    (3.19) 

 

由前述，將[M]、[K]、[C]作對角化處理，即 

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

O

O

O

O

r
T

r
T

r
T

c]][C[][

k]][K[][

m]][M[][

                          (3.20) 

 

所以不同阻尼比相對於不同頻率之阻尼為 3-1圖。並令{x}= }X]{[Ψ ，

因此(3.19)可改寫為 

tsin}F{][}x]{k[}x]{c[}x]{m[ T
rrr ϖΨ=++ &&&               (3.21) 

 

故 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+−

+
+−

−
=

2
r

22
r

2
r

22

2

r

r
r β)(2c)β(1

β2cj
β)(2c)β(1

β1
k
Fx            (3.22) 

而 r/ωβ ϖ= 。 

 

3-2 聲壓計算 

在聲壓計算或實驗的量測，因聲壓大小與量測的距離、輸入揚聲

器的功率有關，若這兩個條件不同而作聲壓比較是沒有意義的，故本

文在理論分析及實驗量測距離都以距平板中心為一公尺，輸入功率為

一瓦為基準，而使用音圈的電阻為 4Ω及 8Ω，其分別輸入的電壓則
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為 2V及 2.83V。 

 

3-2-1 聲壓公式 

由文獻[9]可得振動平板聲壓公式： 

P (r,t)= 
i

ii
i

ii
air

2

r
S∆))krθcos()y,x(A(

π2
ρω

−×
−

∑             (3.23)  

其中 P為量測點與振動板距離 r處的聲壓， airρ 為空氣密度， )t,r(ud 為

振動板表面元素之速度大小，A(x i ,y i )為振動板表面元素之振幅大

小，ω為外力之激振頻率， iθ 為板子當時之相位角，r i為量測點與振

動板表面元素∆S之距離，如圖 3-2所示，k為波數( )c
ω ， 1j −= 。 

在實務上，通常量測聲音使用的尺度是分貝(decibel)簡寫為 dB，

基本上是一個對數尺度(log scale) ，採對數尺度主要原因是聲音的動

態範圍非常之大，同時人耳對音量的感覺也是比較接近對數尺度。 

聲壓位準(Sound Pressure Level)  

)
P
P

log(20SPL
ref

rms= (dB)                            (3.24)  

rmsP 為量測點聲壓之均方根值為 

2/1
2/T

2/T

2
rms dt)t,r(p

T
1P ⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡= ∫−                           (3.25) 

聲壓參考值 pa102P 5
ref

−×=  

一般在測量聲壓的儀器看到的聲壓曲線即為頻率響應曲線，縱軸為

(dB)，橫軸為激振頻率。 

 

3-2-2 聲壓曲線繪製 

聲壓大小可由(3.23)式計算求得，其中振幅、相角利用 3-1節中，

分析受外力激振的平板振動問題求得，在本文中考量求解的方便性，
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以 ANSYS有限元素軟體分析，模型示意如圖 3-3；平板採用八節點

shell 99薄板元素，其節點編排如圖 3-4，彈性懸邊及複材懸臂則以

combin 14線性彈簧元素和 mass 21質點元素模擬；依設計輸入平板

的材料參數，並適當分割元素大小，使其收斂，再根據實際懸臂與懸

邊位置建立彈簧元素固定邊界。由模態分析中，觀察模態與自然頻率

的分佈，簡諧激振分析 0到 12800 Hz頻率響應，其中 0至 1000 Hz

分為 100個區段，即計算 10、20、30⋯1000 Hz之頻率響應，1000

至 12800則分為 236區段，將各頻率區段中，所有節點的振幅及相位

角輸出，以 fortran語言將(3.23)、(3.24)式程式化，輸入 ANSYS分析

結果，計算各頻率區段 SPL值，最後可以 Origin軟體繪製圖形。 
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第四章    平面揚聲器製作與實驗程序 

 

揚聲器各部份結構製作組裝後，進行各項實驗量測，再與理論分

析比較，以下簡述製作及實驗方法。 

 

4-1 平面揚聲器製作 

4-1-1 振動平板之製作 

   使用材料為複材與 PC塑膠，製作步驟如下： 

(1)製作前先從冷凍庫中取出複合材料預浸材，並在室溫下回溫

12~14小時。 

(2)依設計裁剪出所需預浸材之大小、角度加以疊層並準備所需的

輔助材。 

(3)在鐵板上依序放置輔助材及複合材料，如圖 4-1，並抽真空，再

將模具送上熱壓機，如圖 4-2，依加溫時間-溫度關係及溫度-壓

力關係來控制複合積層板成型條件，如圖 4-3所示。 

(4)熱壓完成後，使試片在室溫下自然冷卻，待溫度到達室溫後，

再將積層板取出。 

(5)以M-Bond 200 KIT黏著劑將積層板與 PC塑膠板黏著即完成。 

 

4-1-2 彈性懸邊與複材懸臂支承之製作 

本文振動板的邊界以彈性懸邊[6]及複材懸臂支承為設計；而懸邊

是由泡綿經熱壓製成，幾何形狀為長 8cm，半徑 4mm圓弧呈長條狀，

如圖 4-4，製作以 200˚C的溫度及 400psi之壓力熱壓 15秒，以下是

懸邊的製作過程： 

(1)將模具塗上脫模蠟及脫模劑，待脫模蠟及脫模劑在常溫下乾躁

之後，將模具放上熱壓機加熱。 
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(2)剪裁適當大小之泡綿，最好面積略小於模具面積，使整片泡綿

皆可受熱，如此製作之懸邊會有比較平均之厚度。 

(3)待模具溫度達 200˚C，將熱壓機壓力調至 400psi，將泡綿置於

上、下模具之間熱壓 15秒後取出。 

(4)將熱壓完之懸邊剪裁 8公分長為一單位。 

複材懸臂之製作步驟與前述 4-1節中複合材料積層板類似，唯

熱壓成形前須將其形狀固定，完成如圖 4-5。 

 

4-1-3 揚聲器的組裝 

     將製作完成之振動板以黏著劑將懸臂固定並將泡棉懸邊貼合，

懸臂與懸邊另一端固定於鋁板框架上，再將音圈黏貼於振動板，最後

再固定激振器，使磁鐵埋入音圈並調整其相對位置，在激振過程中使

兩者不會接觸摩擦，如圖 4-6。 

 

4-2 實驗程序 

    包括材料試驗、聲壓相關實驗及振動實驗，材料試驗是以拉伸(壓

縮)試驗求得材料的楊氏係數及彈簧常數，聲壓相關實驗則是量測揚

聲器的聲壓表現、阻抗及激振器參數，最後再由振動實驗中找出系統

的自然頻率分布及阻尼係數。 

 

4-2-1材料試驗 

    使用弘達儀器公司生產之 HT-9102電腦伺服控制材料試驗機(如

圖 4-7)量測 PC塑膠板之楊氏係數、複材懸臂及泡棉懸邊之彈簧常

數，此儀器連接電腦主機，可將位移及荷重之訊號傳至電腦，由電腦

輸出檔案，此儀器具有二組荷重元(loadcell)，分別為 20kg及 200kg

荷重元，使用精確度較高 20kg之荷重元量測懸臂與懸邊之彈簧常
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數，而以 200kg之荷重元量測荷重較大之 PC板楊氏係數。 

(一)、PC塑膠楊氏係數量測 

(1)將 PC塑膠裁剪為適當大小之試片。 

(2)設定儀器之參數(如實驗方法、機台速度、停止條件)。 

(3)將試片夾於夾具上，啟動儀器開始拉伸試驗，如圖 4-8。 

(4)待機台停止後，將電腦輸出之荷重及位移資料重新計算，由

統計繪圖軟體 Origins繪出應力-應變圖，求得楊氏係數。 

(二)、懸臂與懸邊彈簧常數量測 

(1)取 8cm × 8cm且高強度平板(實驗過程不變形)，將懸邊裁剪

黏貼在四邊並固定於框架上；懸臂則依設計長度固定。 

(2)設定儀器之參數(如實驗方法、機台速度、停止條件)。 

(3)將施力桿件分別對準平板中央或懸臂一端，啟動儀器開始壓

縮試驗，如圖 4-9。 

(4)待機台停止後，將電腦輸出之荷重及位移資料重新計算，由

統計繪圖軟體 Origins繪出荷重-位移圖，計算單位長度之彈

簧常數。 

 

4-2-2 聲壓相關實驗 

本文以MLSSA聲壓頻譜儀(如圖 4-10)作聲壓相關量測，MLSSA

可測定揚聲器系統之系統參數及阻抗，利用此儀器量測系統第一個共

振頻率及音圈與磁鐵間隙之摩擦係數(Rub-index)。其原理為先量測原

本揚聲器的阻抗與頻率關係，將近似於揚聲器的質量的物體另外附加

於振動板中央，量測另一組阻抗與頻率，利用兩組數據比較而得到系

統的參數[7]，而阻抗的量測可了解系統的自然頻率分佈，由此可預測

聲壓圖中的波峰位置。 
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架設如圖 4-11所示，實驗程序如下： 

(1)將揚聲器固定於無響室量測架上，架妥麥克風並對準振動平中

央，距離一公尺。 

(2)連接線路，將測試系統軟體的環境設定完成。 

(3)啟動電腦發出訊號，即可得出頻率響應之聲壓圖。 

 

4-2-3 頻率響應實驗 

頻率響應實驗以 B&K Pulse頻譜分析儀(如圖 4-12)測定揚聲器系

統之自然頻率與阻尼係數，其原理為施與外力量測其變形，得到各頻

率下振幅頻譜，圖形中的波峰位置即為系統共振頻率；量測方式可由

衝擊槌敲擊，以加速規接收訊號或輸入電壓激振揚聲器，以雷射測速

儀接收訊號兩種，但此兩種方法所接受訊號僅為局部小面積上的變

形，因此欲得知振動板整體變形，需量測平板不同位置，再加以平均，

系統的阻尼值亦然；此外，加速規需附著於平板上，故所求得之自然

頻率包括加速規的質量效應在內，若以雷射測速儀則可避免此問題，

因此本文以雷射測速儀量測，減少誤差，其量測原理為在平板貼上反

射貼紙，將雷射光束對準該位置，在揚聲器激振的過程可量得平板振

動的速度，再將其積分為位移，得到位移與頻率的關係圖。實驗架設

如圖 4-13所示，其程序如下： 

(1)將揚聲器架設妥當，連接線路，以雷射測速儀量測對準欲量測

的位置，將訊號接受強度調整至飽和。 

(2)將 PULSE 分析軟體的環境設定完成(如：測試頻寬、解析度、

激發方式)。 

(3)啟動統後，以掃頻的方式擷取速度振幅資料，經由頻譜分析儀

計算頻譜區域(Frequency Domain)中的頻譜。 
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(4)輸出頻譜圖上峰值的振動頻率數值，計算各共振頻率阻尼係數。 

(5)將雷射測速儀對準其他量測點，並重複(2)至(4)。 

(6)平均量測頻率數值，即為此揚聲器系統的自然頻率。 

 

4-3 ANSYS分析參數決定 

    本文探討聲壓曲線特徵，而曲線變化主要由其相應頻率響應下的

振形決定，由 ANSYS簡諧激振分析可觀察其振形變化，然而如何以

ANSYS正確的分析，使模擬與實驗的聲壓曲線相近，確認分析附合

實際揚聲器激振的情形，對於分析結果的探討才有義意，因此如何決

定 ANSYS分析所需之參數，為準確模擬的先決條件，其中包括材料

參數與邊界條件的決定；在材料參數中，振動板所使用之複合材料與

PC塑膠皆可製作標準試片，以拉伸試驗求得，結果如表 4-1所示，

而彈性懸邊與複材懸臂的彈簧常數 k可由壓縮試驗求得，如表 4-2、

4-3，其中懸臂之彈簧常數亦可以理論公式[12]計算，其原理為將複材

轉換為均質、等向性材料，其等效撓曲模數(effective flexural modulus) 

Ef為： 

)()(8 3
1

3
2/

1
3 −

=

−= ∑ jj

N

j
jxf zzE

h
E                          (4.1) 

h為樑的厚度，zj為各疊層複材厚度，定義如圖 2-1，若偶數疊層，(4.1)

式可寫為： 

      )133()(8 2
2/

1
3 +−= ∑

=

jjE
N

E
N

j
jxf                        (4.2) 

本文是以四層疊層製作懸臂長 L=22mm、寬 b=10mm、厚 h=0.4mm，

因此可直接應用(4.2)式，其次，考慮自由端受外力 P之懸臂樑，自由

端之位移可寫為 wmax=PL3/3EfI，其中 I=bh3/12為面積慣性矩，其彈簧

常數 k= 3EfI/ L3，公式計算與實驗結果之比較如表 4-3，由結果可知
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理論值比實驗值稍大，主要因為在壓縮實驗中，施力並非在樑自由端

的邊緣，桿件與樑有一定面積的接觸，故所得實驗值較小，然而二者

之差距對整體結構在分析上影響極小，理論亦可做為參考值。 

此外，頻率響應實驗中量測系統的阻尼係數，以雷射測速儀經由

積分繪製頻率響應振幅頻譜，由 Bandwidth Method[13]在共振頻率時

頻譜圖形可計算該共振頻率的阻尼係數ξ，阻尼矩陣[C]又可假設為

由質量矩陣[M]與勁度矩陣[K]以線性組合而成，如(4.3)式所示： 

[ ] [ ] [ ]KMC βα +=                                   (4.3) 

而ξ與α、β的關係如(4.4)式： 

    22
i

i
i

βω
ω
αξ +=                                    (4.4) 

ωi為系統第 i個自然頻率；故只需由實驗中求得二個已知自然頻率的

阻尼係數，代入(4.4)式即可求出α、β，ANSYS分析即以α、β給

定系統阻尼。然而，實驗可測得多個自然頻率，因此如何取決帶入(4.4)

式的二個頻率，將影響 ANSYS分析準確，此部分在第五章實驗結果

與理論分析的比較中做詳細的討論。此外，實驗所得之阻尼係數為量

測平板局部之變形所得，量測點不同結果也不甚相同，因此需重複量

測不同位置，再加總平均，而量測點的取決、位置的偏差都會造成量

測結果的不同，不過其勢趨仍相當一致，平均其值可降低實驗變異。 

本文所使用之激振器為直徑 13.6mm、電阻 4Ω音圈與磁鐵組成，

如圖 4-14，將激振器組裝固定於一平板中央，由MLSSA 參數測定可

量測激振器的性質，量測結果如圖 4-15，而各參數之意義如表 4-4，

而激振器激振力的關係為： 

F=IBL                                              (4.5) 

F：激振力(N)  B：磁場大小(Tesla)  I：電流大小(A)  L：線圈長(M)，

BL可直接由 MLSSA 參數測定得到，如圖 4-15 BL=1.01，因音圈電
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阻為 4Ω，輸入電壓為 2V，電流為 0.5A，因此激振力為 0.505N。確

定材料各種參數後，即可以 ANSYS分析模擬。 
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第五章    聲壓趨勢研究 

 

聲音為結構振動使空氣產生速度造成，平面揚聲器主要以平板的

剛體運動與變形兩種效應產生揚聲，也因此導致聲壓曲線振盪多變；

本文首先製作三組揚聲器，進行相關實驗測量，驗證實驗與理論分

析，比較聲壓曲線結果，探討曲線特徵，進而歸納各參數對曲線影響

的效果，研擬改進的方法。 

 

5-1實驗結果與理論分析比較 

製作完成之揚聲器，先以實驗量測阻抗、聲壓，並由頻率響應實

驗中量測系統自然頻率及阻尼係數，再以 ANSYS模擬分析，比較兩

者結果，驗證 ANSYS分析與聲壓計算程式無誤後，可由 ANSYS輸

出頻率響應分析之振形，探討聲壓曲線特徵，歸納聲壓曲線變化原

因。製作三組揚聲器結構如圖 5-1、5-2、5-3 所示，振動板的寸尺皆

為 12 cm x 8 cm，纖維方向 0°方向定義為平行 12公分長邊方向，揚

聲器 1平板為疊層[0°|90°|0°]，邊界為 4個複材懸臂及平板一短邊以

泡綿懸邊固定，激振在靠板另一短邊處，揚聲器 2的平板則是中心為

PC塑膠，內外各二層 0°內部鏤空之複材疊合而成，邊界與激振位置

與揚聲器 1相同，揚聲器 3之平板組成與揚聲器 2相同，唯內部鏤空

面積略有不同，邊界為 4個複材懸臂，固定在靠角落處，以二個激震

器串連方式分別激振在複材二長邊的中央；三組揚聲器相關材料參數

如表 5-1。 

圖 5-4為揚聲器 1之阻抗量測圖，其結果與圖 5-5頻率響應實驗

結果一致，由圖可知系統的最小共振頻率為 112 Hz，並可預期在 112、

300、1100 Hz附近有較高的聲壓值，因阻抗圖中，峰值亦為系統的自

然頻率，然而並非所有的自然頻率都會產生峰值，此主要與激振的位
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置有關，不同的激振位置造成不同自然頻率的共振，比較 ANSYS的

模態分析，揚聲器 1的自然頻率分佈如圖 5-6，可確知其最小共振頻

率亦為最小自然頻率。 

圖 5-7為揚聲器 1實驗與分析聲壓圖，圖中二者曲線趨勢十分相

近，比較自然頻率與聲壓結果可驗證 ANSYS分析與聲壓程式的正確

性，在確認 ANSYS分析無誤後，可由 ANSYS探討聲壓變化趨勢；

聲壓實驗雖在無響室中進行，但環境噪音仍無法完全排除，且 60 Hz

受電訊頻率干擾，因此將 0至 100 Hz部份排除。ANSYS分析中，平

板模型為建立在 x-y平面上，因此藉由觀察平板在 z方向的振形可了

解曲線的變化原因；曲線在 130、310 Hz處為峰值，其振形如圖 5-8，

130 Hz中懸邊處，紅色面積為平板向正 z方向變形，其餘部份皆為負

z方向的變形，且平板負 z方向的變形面積遠大於正 z方向變形；310 

Hz 則是大部份向正 z 方向變形，只有激震器兩旁藍色部份為負 z 方

向的變形，因此，這二個頻率的振形產生較高的聲壓值，而由阻抗圖

可知，這二個振形為平板共振所產生，在低頻共振多為剛體運動，平

板的變形簡單，可產生較高的聲壓。在 300到 400 Hz頻率區間內，

曲線近乎垂直的大幅掉落，曲線急遽的變化代表揚聲器在此區間表現

不穩定，即聲音會忽大忽小不一致；導致曲線掉落原因是由於 310 Hz

到下一個共振頻 360 Hz，兩者間的過渡振形所致，由圖 5-9 340 Hz

聲壓最低值的振形可看出平板往正 z方向與負 z方向變形的面積比例

相當，正、負聲壓相消後造成聲壓的低落，另外 360 Hz雖為共振點，

部份變形相位相反致聲壓值降低，且與 130、310 Hz比較，其振幅減

小，剛體運動效應降低，因此無法產生超過 80dB的聲壓，而此後的

共振頻也都是如此，相對的減小曲線上下振盪的幅度，但也無法產生

較高的聲壓，到高頻 5000 Hz後如圖 5-10，除了振幅逐漸減小，平板
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變形的區域侷限在激振位置附近，也因此聲壓的變化更趨平緩。整體

曲線變化與平板的材料組成、邊界及激振的位置有關，相關因素影響

在後續進一步探討。 

圖 5-11、5-12分別為揚聲器 2的阻抗圖與振幅頻譜，由圖可知揚

聲器 2最小共振頻率為 128 Hz，比較圖 5-13 ANSYS模態分析的結

果，發現在 129 Hz之前有二個更小的自然頻率存在，但實驗中卻無

法測得，歸究其原因實驗是以激振方式量測阻抗與振幅頻譜，因此為

量測系統的共振頻率，ANSYS 模態分析則為系統的自然頻率，理論

上自然頻率皆會造成共振，但實際則與激振位置有關，若激振位置恰

在該模態上的節線位置，則實際激振不會產生此模態；由 ANSYS簡

諧激振分析實際計算 110 Hz前的聲壓變化，如表 5-2可知在 70與 100 

Hz 的聲壓值都有雖有較大的現象，但差距有限，表示共振的效應並

不明顯，此外，揚聲器 2與揚聲器 1之邊界相同，但平板部份材料為

PC塑膠，強度小了許多，可預期揚聲器 2的第一個自然頻率比較小，

故更可確定實驗與分析的正確。 

由振幅頻譜可計算各共振頻率的阻尼係數，再由兩共振頻率與相

應阻尼係數計算系統尼α、β，選取不同共振頻率所計算的α、β亦

不相同，故究竟應選取哪兩個共振頻率所得之α、β較為合理將影響

ANSYS 分析結果是否符合實驗；揚聲器 1 為複材製作振動板，頻率

響應實驗中可量測最大共振頻率為 6112 Hz，該頻率的阻尼係數為

5.5%，而最小共振頻率 112.5 Hz，阻尼係數為 5.05%，兩者帶入(4.4)

式求出α=69.98、β=2.82×10-6，圖 5-7中 ANSYS即以此α、β值分

析，結果與實驗十分相近，若比較高頻 7000 Hz後，實驗與分析的差

異有可能為阻尼的影響，因實驗所能量測最大共振頻率僅止於 6112 

Hz，其後阻尼係數的變化皆無法量測，因此在分析可能造成高頻的差
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異。揚聲器 2、3 之平板為 PC 塑膠與複材構成，在實驗中發現在低

頻時 PC板的振幅較大，而高頻則是激振點周圍變形較大，因此為複

材的振幅較大，此與 ANSYS分析結果相同，原因為 PC板強度比複

材小了許多，在低頻共振時，最大變形發生在 PC板上，而高頻因激

振點在複材上，故複材板的振幅較大，此現象也反應在阻尼的量測

上，量測揚聲器 2之振幅頻譜，若量測點為 PC板，所能量測最大共

振頻率為 1144 Hz，阻尼係數為 3.74%，最小共振頻率 128 Hz，阻尼

係數為 5.88%，帶入(4.4)式求得系統阻尼α=88.96、β=8.68×10-6，若

選擇量測複材激振點位置，則可測得最大共振頻率為 4904 Hz，阻尼

係數 5.6%，以 1144、4904 Hz及其相應阻尼係數求得α=369.99、β

=3.25×10-6；此兩組α、β值差異很大，將其分別輸入 ANSYS分析，

如圖 5-14所示，圖中 ANSYS分析紅色曲線約在 1100 Hz前與實驗結

果相近，但 1100 Hz之後與實驗差距較大，相反的 ANSYS分析綠色

曲線則是 1100 Hz前差距較大，1100 Hz後則振盪較小與實驗相近，

其原因可由阻尼變化說明，將所求得α、β值再帶回(4.4)式可繪製阻

尼係數隨頻率變化的關係圖，如圖 5-15，圖中黑色分佈點為實驗各個

共振頻率所量測計算的阻尼係數(詳見附錄一)，紅色曲線為以 128、

1144 Hz計算α=88.96、β=8.68×10-6所繪製，藍色曲線則為 1144、4904 

Hz 計算α=369.99、β=3.25×10-6 所繪製，在分析上是根據實驗實際

量測結果為基準，由圖可看出紅色曲在 1144 Hz前與實驗分佈點較接

近，而 1144 Hz後很明顯的阻尼係數逐漸增大與實驗結果不合，也因

此當以紅色曲線的α=88.96、β=8.68×10-6輸入 ANSYS分析時，1100 

Hz前會較接近實驗，1100 Hz後曲線值較低於實驗，主要因阻尼愈大

會使振幅變小，導致聲壓下降；圖中 1144 Hz後只有 4904 Hz一個量

測點，此區段藍色曲線吻合實驗，但在 1144 Hz之前阻尼係數同樣太
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大，因此以此曲線α=369.99、β=3.25×10-6分析，則為 1100 Hz後聲

壓曲線較接近實驗，而 1100 Hz前也因阻尼過大導致聲壓下降。此外，

若以 128、4904 Hz及其阻尼係數計算α=92.29、β=3.54×10-6繪製曲

線，圖中曲線與實驗分佈點也相當接近，若由分佈點來看，在 1144 Hz

前取α=88.96、β=8.68×10-6，1144 Hz後取α=369.99、β=3.25×10-6

二段曲線連接最接近實驗結果，因此在 ANSYS分析中以 1100 Hz分

界點分別帶入α、β值分析，如圖 5-16 分析結果更接近實驗。在

ANSYS 分析中發現，α對低頻的影響較大，而β則是影響高頻，此

情形亦可由圖 5-14 比較曲線趨勢得知，低頻時α值愈大則阻尼係數

愈大，高頻則為β值愈大阻尼係數愈大，即改變α值在低頻阻尼係數

改變較大，改變β值則高頻阻尼係數改變較大。將三組揚聲器分析阻

尼整理如表 5-3。 

觀察圖 5-16聲壓曲線，揚聲器 2的第一個共振頻率為 128 Hz但

聲壓最大值在 160 Hz，由圖 5-17比較兩者振形，128 Hz平板左半邊

為正 z方向的變形，右半邊為負 z方向的變形，而 160 Hz振形除了

局部紅色區域其餘皆為負 z方向的變形，因此 160 Hz的聲壓會高於

128 Hz，由此可知聲壓最大值的產生並不一定在第一個共振頻率，而

是由其振形決定，此與結構組成，激振外力的位置有關。160 Hz之後

曲線逐漸下滑，由阻抗可知 200至 300 Hz沒有共振頻率，此區間振

形的轉換造成聲壓的下降，到 500 Hz共振曲線上揚，實驗與分析曲

線在此區段差異較大，趨勢仍然相近；觀察 ANSYS 分析，圖 5-18

為 440、520 Hz振形圖，440 Hz為曲線波谷，同樣因正、負聲壓相消

所致，而 520 Hz共振頻率，其後曲線起伏較小，與揚聲器 1的情形

相似，高頻變形侷限在激振位置周圍如圖 5-19。比較揚聲器 1與揚聲

器 2的聲壓趨勢，如圖 5-20，兩者在低頻共振的區域相近，揚聲器 1
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平板以複材組成，低頻主要因剛體運動效應提高聲壓，而揚聲器 2除

剛體運動外，因 PC塑膠強度小，振幅較大可提高聲壓，由兩者的振

形可知，平板變形簡單可產生較高的聲壓，當變形越趨複雜、節線越

多將導致正、負聲壓相抵消而降低聲壓。阻抗圖中揚聲器 2共振頻率

較多，使曲線在低頻共振後下降較為平緩，兩者曲線在高頻趨勢相當

接近，主要在高頻激振下，激振力無法傳遞整個平板，只有激振位置

周圍產生變形，兩者激振位罝相同，激振處材料組成主要都為複材，

因此聲壓高頻的趨勢相近。 

圖 5-21為揚聲器 3之阻抗圖，第一個共振頻率為 172 Hz，比較

圖 5-22頻率響應實驗振幅頻譜，第一個共振頻率則為 168 Hz，而圖

5-23 ANSYS模態分析則為 163 Hz，其誤差的原因來自結構的製作，

揚聲器 3為雙激振器串連組成，結構整體為對稱設計，但製作極難完

全對稱，因此不同量測的振幅頻譜其第一個共振頻率亦有誤差，但實

驗整體誤差不超 5 Hz，而 ANSYS 分析所得頻率誤差則較大，因

ANSYS 建立模型為對稱結構，故差距較大，整體而言，誤差並不影

響實驗與分析的探討。同樣的由 ANSYS分析可知實驗第一個共振頻

率並非第一個自然頻率，172 Hz前仍有二個自然頻率，此與揚聲器 2

的情形相同。圖 5-24為實驗與分析聲壓曲線，與揚聲器 1、揚聲器 2

相同，前二個共振頻率可產生較大的聲壓，其振形如圖 5-25，而在第

二個共振頻率 240 Hz後聲壓同樣大幅下降，原因也是因為 PC板中出

現相位相反的變形，導致正負聲壓相消，其後聲壓值約保在 75dB上

下，離開低頻後共振的效應減低，加上平板變形複雜，因此很難出現

超過 80dB的聲壓，相對的曲線在中高頻較為平緩，揚聲表現差異較

小，但與低頻共振區域比較，聲壓仍有落差。與揚聲器 1、揚聲器 2

比較，如圖 5-26，整體上揚聲器 3的聲壓可提高 5 dB，揚聲器 1平
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均聲壓為 70.4 dB，揚聲器 2為 70.6 dB，揚聲器 3為 75.4 dB，主要

為揚聲器 3是以兩組激振器串連激振，推力較大揚聲效果較好。 

由上述實驗與 ANSYS分析的比較，確定分析與實驗吻合後，可

以 ANSYS模擬，改變不同參數，分析曲線的趨勢，歸納各因素對聲

壓曲線的影響；底下 5-2節以揚聲器 3結構，改變複材懸臂的支承位

置、激振位置、平板複材疊層方式及複材板與 PC板剛性關係，探討

聲壓趨勢，最後再以實驗驗證分析。 

 

5-2 聲傳因素探討 

透過 ANSYS模擬，可以很容易改變不同設計參數，探討曲線的

變化，根據揚聲器 3的結構，改變兩組激振器的激振位置及四個複材

懸臂的支承位置，其固定位置如圖 5-27所示，激振位置有 A、B 兩

處，複材支承有 1、2、3、4四個位置，選取這些位置主要考量結構

對稱，結構的對稱其振形也會對稱而簡化變形的複雜，另外激振與支

承不選在 PC塑膠板上，因其剛性小，力量無法傳遞到平板其他位置，

而激振在中間力量較能平均傳遞平板四周，因此選擇 A、B 兩位置激

振；在系統總彈簧常數不變模擬平板四周以彈性懸邊固定，另外以一

較強與一較弱複材材料常數，如表 5-4，與將 PC板的楊氏系數增大

與減小 50%，三種不同複材强度及三種不同 PC板強度，藉由彼此強

弱的搭配，分析其影響，在此比較上述不同邊界條件、激振位置、複

材平板的疊層方式及複材板與 PC板剛性組合，歸納其影響因素。 

 

(1) 激振點在 A，不同支承，疊層皆為 0°方向，圖 5-28。 

懸臂的支承位置分別在 1、4、2、3四個位置，另外以周圍為彈

性懸邊固定，但系統的總彈簧常數不變，即所有懸邊的彈簧常數等於

四個複材懸臂的彈簧常數。首先比較支承點在 1、4、2位置的聲壓曲
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線，其三者曲線變化趨勢相同，再由三者在 150、250 Hz附近聲壓最

大值的振形圖，如圖 5-29、5-30、5-31，其峰值出現的頻率雖不同，

但振形卻相似，中高頻如圖 5-32、5-33、5-34，其振形也都相似，因

此可推論支承點在平板同一邊上，其聲壓趨勢差異不大，而支承點愈

靠近激振位置，整體聲壓值愈低，支承點 1聲壓最大，點 4次之，點

2最小，因為當支承愈靠近激振點時，其推力被懸臂吸收愈多，相對

的平板整體推力愈小，由振形圖可明顯看出。支承點 3的曲線中，聲

壓最大值出現在 80 Hz，其他曲線雖在 80 Hz也產生共振，但並非聲

壓最大值，比較圖 5-35支承點 1與支承點 3在 80 H的振形圖，藍色

為平板沒有變形區域，支承點 1為 PC板變形產生聲壓，而支承點 3

則除了支承周圍外，平板變形的面積更大且相位一致，因此出現聲壓

最大值；由此可知透過支承位置的選擇，可以改變哪一個共振頻率出

現最大聲壓。四周以懸邊固定，因系統的彈簧常數不變，其共振頻率

與支承點 1、4、2相近，但其最大聲壓在 210 Hz，可避免支承在 1、

4、2點，在 210 Hz因兩共振頻率振形轉換造成聲壓下降的情形出現；

比較五條曲線可發現在 400 Hz後曲線的趨勢及振形的變化相似，可

推論邊界影響曲線在低頻共振區域較大，高頻影響有限。 

 

(2) 激振點在 B，不同支承，疊層皆為 0°方向，圖 5-36。  

圖中支承在點 1、2曲線趨勢相近，可說明上述推論支承位置在

同一邊上變化對聲壓趨勢的影響不大，而同樣的支承靠近激振位置會

降低聲壓值。支承點 3曲線在 100至 200 Hz間大幅掉落，因此區間

的振形為激振處變形提高聲壓，而支承在點 3恰使其振幅降低所致。

四條曲線同樣約在 400 Hz後變化趨於一致，因此可確定邊界主要影

響低頻，高頻曲線差異不大。 
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由(1)(2)的結果來看，若激振在 A處，支承在點 3的聲壓表現較

好，而激振在 B處，則是支承在點 2的聲壓表現較好，主要為低頻板

長邊與短邊變形相位相反，因此激振長邊減少短邊變形，或激振短邊

減少長邊的變形可獲得較好的結果。  

 

(3) 支承相同，疊層皆為 0°方向，不同激振位置。 

由(1)(2)結果可依相同支承再做探討，圖 5-37為支承在點 1，激

振分別在 A、B 兩處的聲壓曲線，激振在 B位置的曲線在低頻的聲壓

較高，相對振盪也較大，比較兩者在 80 Hz的振形，如圖 5-38，其振

形相同，但激振於 B處的最大振幅為激振在 A處的三倍，主要纖維

為 0°方向，造成平板 B點剛性較弱，因此激振在此處可產生較大振

幅，但由變形所造成正、負聲壓相消程度也愈大，因此聲壓變化大，

高頻則是激振在 A點的曲線較平緩，另外比較圖 5-39四周為懸邊固

定其結果也相同，故若激振位置的平板剛性小，在低頻可產生較大聲

壓，但曲線振盪也較大，而高頻則為強度大聲壓表現較佳，此可由以

下不同疊層方式說明。 

 

(4) 懸臂支承在 1，激振點在 B，不同疊層方式，圖 5-40。 

在激振位置平板強度分別為：皆為 0°疊層的最弱，0°|90°次之，

90°|0°最强，比較低頻的聲壓，同樣為強度愈弱，聲壓愈高，而高頻

情形則是相反，此與前述情形相同，比較三者在高頻的振形圖，圖

5-41、5-42、5-43可發現剛性愈強，複材平板變形的面積愈大，也因

此聲壓愈高，其原因為高頻激振下，激振力正負相位變化快，變形侷

限在激振位置周圍，而該區域強度愈大，愈能抵抗變形而傳遞力量，

故在高頻，平板激振位置剛性愈大，雖振幅較小，但變形面積較大，

整體聲壓較高。 
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(5)不同剛性之複材與 PC平板組合。 

在此以揚聲器 3結構分析，除原先材料，纖維另以一剛性較强碳

纖與一較弱玻纖材料常數(如表 5-4)分析，以纖維 1表示剛性最大其

E1 =181GPa碳纖材，纖維 2表示原先使用 E1 =147.503GPa，纖維 3表

示剛性最小 E1 =38.6GPa玻纖，而 PC板楊氏係數增加與減少 50%，

PC板 1表示 E=0.996GPa，PC板 2表示 E=0.664GPa，PC板 3表示

E=0.332GPa，比較平板強弱搭配效應。圖 5-44，比較以纖維 1搭配

PC板 1、纖維 2搭配 PC板 2及纖維 3搭配 PC板 3聲壓曲線，結構

的剛性愈強，自然頻率愈大，在聲壓的表現也是如此，三者在低頻共

振之振形相似，纖維 1與纖維 2因材料常數差異小，曲線變化相近，

而纖維 3的剛性則小了許多，在低頻共振變形大，可產生較大聲壓，

其中在曲線在 500 Hz附近峰值與剛性成正比，圖 5-45振形圖可看出

當剛性愈小，平板變形面積相位相反的比例愈接近，因此聲壓愈小；

高頻亦為剛性小的平板聲壓較低，由圖 5-46三者在 10000 Hz的振形

圖可知變形區域同樣侷限在激振處，而剛性強變形的面積大，因此聲

壓高，此結果與前述相同。另外單純探討 PC板剛性的影響如圖 5-47，

以纖維 2分別搭配 PC板 1、PC板 3，兩曲線只有在低頻有較大差異，

因 PC板剛性遠小於複材，變形集中在低頻，若改為相同 PC板，不

同纖維如圖 5-48，可發現其低頻的差異反而較大，故由此可知 PC板

剛性對整體聲壓變化影響不大，而是複材決定曲線表現，整體而言，

複材的剛性強，曲線振盪較小，高頻的聲壓值也較高。  

由上述可知在高頻時，平板變形集中於激振位置，PC板變形產

生的聲壓有限，由揚聲器 3分析中，比較整體平板與單就 PC板面積

聲壓表現，如圖 5-49可知 PC板在低頻可產生較高的聲壓，聲壓值隨

著頻率增加而遞減；若在高頻亦能帶動 PC板的變形將可提高聲壓表
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現，惟高頻無法產生大振幅的共振，故較難帶動 PC板變形。考慮 PC

板厚度的影響，如圖 5-50，厚度大整體重量增加，造成聲壓值下降，

且曲線振盪也較明顯， 因此在材料的選擇應朝向厚度小、輕量化的

材質。另外以揚聲器 2結構，分析上將平板周圍邊緣以彈簧固定，但

在激振端則不固定，主要希望在高頻時藉由激振處複材板變形帶動

PC板變形，再比較同揚聲器 2單點激振於複材短邊中央與三點激振

於短邊，如圖 5-51同樣單點激振，以四懸臂固定與平板三邊固定的

聲壓曲線，兩者在高頻的差異不大，三邊彈簧固定雖可讓激振處複材

產生較大變形，但 PC板剛性小，變形只侷限在與複材板的交接處，

整體變形有限，而以三個點激振聲壓則有明顯提升，主要為複材變形

面積增加，相對可帶動 PC板變形的面積也增加，因此可產生較高的

聲壓值；由此可知高頻激振應儘量增加複材板變形的面積，來帶動

PC板變形。 
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第六章    結論與未來研究方向 

6-1 結論 

聲壓趨勢是由平板結構、邊界固定方式及激震器組合決定，本文

由實驗與 ANSYS分析的比較，與對邊界支承的位置、激震器激振的

位置、複材的疊層方式及複材與 PC板的剛性各因素的探討，可做以

下結論： 

(1)曲線振盪發生在共振頻率後，在共振頻率處聲壓產生峰值，隨之聲

壓下降，其後至下一共振頻率間，常因振形的變形導致曲線波谷的

產生，而然並非每一共振頻率皆如此，聲壓值的高低端依其振形變

化使然。 

(2)在低頻 600 Hz前的聲壓表現可完全由邊界控制，由邊界設計可決

定最小共振頻率，並避免聲壓曲線振盪，使其達到平滑，600~2000 

Hz則複材與 PC板組成有關，而 2000 Hz後則受激振處的複材板影

響，因此 600 Hz後聲壓表現應由平板設計加以改善。 

(3)揚聲器的設計目標仍應朝向重量輕、結構強，尤其是激振位置平板

剛性要高，剛性高在低頻可減少平板的變形讓聲壓曲線趨於平緩，

高頻則可帶動平板整體變形，提高聲壓值。 

(4)利用 PC塑膠與複材的協同設計，PC板在低頻共振可提高聲壓，

而激振在複材可使聲壓曲線在中高頻振盪減小，有效讓曲線達到平

滑，惟高低頻聲壓值的落差仍待改善。 

 

6-2 未來研究方向 

使揚聲器在低、中、高頻全音域的表現穩定一致為設計的主要目

標，可就材料的應用與結構的設計兩方面考量，若要增強結構的剛性

需使用更多的材料，勢必使整體的重量增加，材料的選用應朝向重量
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輕、剛性強，亦或補強激振點的平板强度，另外邊界材料選用阻尼較

大材質，可讓低頻的曲線更加平緩；但在材料仍待突破的同時，如何

藉由結構的設計，完成設計目標將為當前研究方向，應用複合材料的

特性改進振動板設計來改變聲壓趨勢，以期完成揚聲器改良。 
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附錄一 

 

本文參考文獻[13]，以 Bandwidth Method計算阻尼係數，其方法

為先由實驗測到一共振頻率 f 之頻譜圖如下，將其振幅峰值大小除以

2後畫一水平線可交於圖形二點 f1、f2，而此頻率的阻尼係數可寫

為：
21

21

ff
ff

+
−

=ξ ，以此法計算阻尼係數先決條件為水平線與圖形相交，

有些頻率的圖形共振不明顯沒有交點，故無法計算阻尼係數。 

 

 

下列為揚聲器 2各共振頻率的阻尼係數量測計算結果： 

實驗量測頻譜如下圖： 
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f1=116.84Hz，f2=131.44 Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=5.88% 



 42

Peak 160Hz 

140 145 150 155 160 165 170 175 180

5.00E-017

1.00E-016

1.50E-016

2.00E-016

2.50E-016

3.00E-016

A
m

pl
itu

de

F

 B
 B

 

f1=154.52Hz，f2=165.76Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=3.51% 
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f1=185.99Hz，f2=200.07Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=3.65% 
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Peak 376Hz 
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f1=369.86Hz，f2=386.74Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=2.23% 
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f1=514.07Hz，f2=549.19Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=3.30% 
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Peak 1144Hz 
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f1=1109.27Hz，f2=1195.41Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=3.74% 
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f1=4709.68Hz，f2=5268.50Hz 

ξ=( f2-f1)/( f2+ f1 )=5.6% 
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由 ξi=α/2Ωi+βΩi/2 分別代 128Hz及 1144Hz及其阻尼係數聯立求得： 

α=88.96 
β=8.68×10-6 
 

若由 1144Hz及 4904Hz 聯立求得： 

α=369.99 
β=3.25×10-6 
 

若由 128Hz及 4904Hz 聯立求得： 

α=92.29 
β=3.54×10-6 
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表 4-1 材料常數 

 碳纖材料 PC塑膠 

E1  147.503 GPa 

E 2  9.223 GPa 
0.664 GPa 

G12  6.8355 GPa 

G 23  1.123 GPa 
G =

)ν1(2
E
+

 

12ν  0.306 

23ν  0.25 
0.3 

ρ  1428.23 (kg/m 3 ) 800 (kg/m 3 ) 

t( thick) 0.13mm 0.2mm 

 

 
 
 
 

表 4-2 彈性泡綿懸邊彈簧常數表(N/m) 

試片編號 一 二 三 

4個懸邊總 k值 980.019 1026.5184 1023.0849 

平均 8cm長懸邊 k值 245.0 256.63 255.77 

平均 k值 252.47 

單位長度 k 31.56(N/m/cm) 
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表 4-3 複材懸臂實驗與理論彈簧常數表(N/m) 

試片編號 實驗值 實驗平均(A) 理論(B) 誤差|B-A|/A 

一 2021.40 

二 2181.50 

三 2115.72 

四 2136.09 

2113.68 2215.04 4.80% 
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表 4-4   MLSSA 量測的 T-S 參數 

T-S 參數 物理意義 

Fs 揚聲器第一個共振頻率。 

Re 音圈直流電阻。 

Le 音圈之電感。 

Res 機械損耗造成的電路阻抗。 

Sd 振動板面積。 

Qms Mechanical Q。 

Qes Electrical Q。 

Qts Total Q。 

Mms 全部移動質量，包含空氣阻力附加質量。 

Cms 揚聲器系統柔度。 

BL 激震器動態激震力量因素。單位是 Tesla*m。 

Rub-index 音圈與磁鐵間隙之摩擦係數。 
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表 5-1   三組揚聲器材料參數 

 揚聲器 1 揚聲器 2 揚聲器 3 

振動板尺寸 12 cm × 8 cm 

振動板材 複材 複材、PC 塑膠 複材、PC 塑膠 

疊層 0°/90°/0° 0°/0°/PC/0°/0° 0°/0°/PC/0°/0° 

複材鏤空面積 
 8 cm × 6 cm 9 cm × 5 cm 

懸臂總重 0.64 g 0.6 g 0.61 g 

懸邊重 0.38 g 0.26 g  

激震器個數 1 1 2 

音圈重 0.32 g 0.32 g 0.32 g × 2 

 
 
 
 

表 5-2   揚聲器 2  10至 110 HZ聲壓 

頻率(Hz) 聲壓(dB) 

10 30.569033667706310 
20 42.810136260312770 
30 50.204591866093550 
40 55.737652265963810 
50 60.403725012059220 
60 64.771706903862300 
70 69.393744426564840 
80 67.543161173149930 
90 69.102076964296900 
100 72.221242721655050 
110 70.341389123739830 
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表 5-3   三組揚聲器 ANSYS分析阻尼 

 

揚聲器 1  

共振頻率 阻尼係數 α、β值 

112.5 Hz 5.05% 

6112 Hz 5.5% 

α=69.98 

β=2.82×10-6 

 

 

揚聲器 2  

共振頻率 阻尼係數 α、β值 ANSYS分析區段

128 Hz 5.88% 

1144 Hz 3.74% 

α=88.96 

β=8.68×10-6 
0-1100 Hz 

1144 Hz 3.74% 

4904 Hz 5.6% 

α=369.99 

β=3.25×10-6 
1100-12800 Hz 

 

 

揚聲器 3  

共振頻率 阻尼係數 α、β值 ANSYS分析區段

176 Hz 5.88% 

1424 Hz 1.61% 

α=102.89 

β=2.31×10-6 
0-1400 Hz 

1424 Hz 1.61% 

5536 Hz 2.67% 

α=176.91 

β=1.39×10-6 
1400-12800 Hz 
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表 5-4 材料常數表 

Material 

type 
E1 (GPa) E 2 (GPa)  12G (GPa) 12ν (GPa) 

Ⅰ 

Gr/Ep 

T300/5208 

181.0 10.3 7.17 0.28 

Ⅱ 

E-glass/Ep 

Scotchply 1002 

38.6 8.27 4.14 0.26 
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圖 1-1 平面揚聲器之揚聲 

 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

圖 1-2 振動板之振形 
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圖 2-1 複合材料積層板座標系統 
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圖 2-2 平板所受應力的合力及合力矩圖 
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圖 3-1 不同阻尼比相對於不同頻率之阻尼圖 
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                   圖 3-2  聲壓距離示意圖 
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圖 3-3  ANSYS模型圖 

 
 
 

 

                   圖 3-4  shell 99元素節點排列圖 
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圖 4-1 積層板製作及輔助材料疊層順序 

 

 
 

圖 4-2 熱壓機 
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圖 4-3 複合材料積層板之加熱加壓硬化成型製程圖 

 
 
 
 
 
 

 

圖 4-4 彈性泡綿懸邊 
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圖 4-5 複材懸臂 

 

 

 

圖 4-6激震器組成剖面圖 
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圖 4-7 HT-9102電腦伺服控制材料試驗機 

 
 
 

 

 

圖 4-8  PC塑膠楊氏數量測圖 



 61

 

圖 4-9 懸邊彈簧常數量測圖 

 
 
 
 
 

 

圖 4-10 MLSSA聲壓頻譜儀 
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圖 4-11聲壓實驗架設圖 

 
 
 
 

 

圖 4-12 B&K Pulse頻譜分析儀 
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圖 4-13 振動實驗雷射測速儀架設圖 

 
 
 
 
 
 

 

圖 4-14激震器-音圈與磁鐵組 
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圖 4-15激震器參數測定圖 
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圖 5-1揚聲器 1結構圖 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

   

圖 5-2揚聲器 2結構圖 
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圖 5-3揚聲器 3結構圖 

 
 
 
 
 
 

 

圖 5-4揚聲器 1阻抗圖 
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圖 5-5揚聲器 1振幅頻譜 

 
 
 
 
 

 

圖 5-6揚聲器 1 ANSYS分析自然頻率分佈 
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圖 5-7 揚聲器 1實驗與分析聲壓曲線 

 
 
 
 
 
 
 

  
             130 Hz                         310 Hz 

圖 5-8 揚聲器 1  130 Hz與 310 Hz振形圖 
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             340 Hz                         360 Hz 

圖 5-9揚聲器 1  340 Hz與 360 Hz振形圖 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

  
             5000 Hz                         10000 Hz 

圖 5-10揚聲器 1  5000 Hz與 10000 Hz振形圖 
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圖 5-11揚聲器 2阻抗圖 

 

 

圖 5-12揚聲器 2振幅頻譜 
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圖 5-13揚聲器 2 ANSYS分析自然頻率分佈 
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圖 5-14 揚聲器 2實驗與分析聲壓曲線 
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圖 5-15 揚聲器 2阻尼係數與頻率關係圖 
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圖 5-16 揚聲器 2實驗與分析聲壓曲線 
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              128 Hz                         160 Hz 

圖 5-17 揚聲器 2  128 Hz與 160 Hz振形圖 

 

  
              440 Hz                         520 Hz 

圖 5-18 揚聲器 2  440 Hz與 520 Hz振形圖 

 

  
              5000 Hz                        10000 Hz 

圖 5-19 揚聲器 2  5000 Hz與 10000 Hz振形圖 
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圖 5-20 揚聲器 1與揚聲器 2聲壓實驗曲線 

 

 

圖 5-21揚聲器 3阻抗圖 
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圖 5-22揚聲器 3振幅頻譜 

 
 
 
 
 

 

圖 5-23揚聲器 3 ANSYS分析自然頻率分佈 
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圖 5-24 揚聲器 3實驗與分析聲壓曲線 

 
 
 
 
 
 

  
              150 Hz                        240 Hz 

圖 5-25 揚聲器 3  150 Hz與 240 Hz振形圖 
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圖 5-26 三組揚聲器聲壓實驗曲線 

 
 

 

 

圖 5-27  ANSYS模型支承與激振位置示意圖 
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圖 5-28 激振點在 A，不同支承聲壓分析圖 

 
 
 
 
 
 

  
              150 Hz                        240 Hz 

圖 5-29 支承點 1  150 Hz與 240 Hz振形圖 
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              150 Hz                        300 Hz 

圖 5-30 支承點 4  150 Hz與 300 Hz振形圖 

 
 

  
              150 Hz                        290 Hz 

圖 5-31 支承點 2  150 Hz與 290 Hz振形圖 

 

  
             5600 Hz                        10000 Hz 

圖 5-32 支承點 1  5600 Hz與 10000 Hz振形圖 
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             5600 Hz                        10000 Hz 

圖 5-33 支承點 4  5600 Hz與 10000 Hz振形圖 

 

  
             5600 Hz                        10000 Hz 

圖 5-34 支承點 2  5600 Hz與 10000 Hz振形圖 

 

  

             支承點 1                       支承點 3 

圖 5-35 支承點 1與支承點 3  80 Hz振形圖 
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圖 5-36 激振點在 B，不同支承聲壓分析圖 

 

100 1000 10000
40

50

60

70

80

90

100

S
P

L(
dB

)

F(Hz)

 激振於A點
 激振於B點

 

圖 5-37 支承點 1，不同激振位置聲壓分析圖 
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             激振點 A                       激振點 B 

圖 5-38 激振點 A與激振點 B  80 Hz振形圖 
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圖 5-39 四周為懸邊固定，不同激振位置聲壓分析圖 
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圖 5-40 支承點 1，激振點 B，不同疊層方式聲壓分析圖 

 
 
 
 
 
 
 

  
              5000 Hz                       10000 Hz 

圖 5-41  [0°|0°|PC|0°|0°] 5000 Hz與 10000 Hz振形圖 
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              5000 Hz                       10000 Hz 

圖 5-42  [0°|90°|PC|90°|0°] 5000 Hz與 10000 Hz振形圖 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

  
              5000 Hz                       10000 Hz 

圖 5-43  [90°|0°|PC|0°|90°] 5000 Hz與 10000 Hz振形圖 

 
 



 85

100 1000 10000
40

50

60

70

80

90

100
SP

L(
dB

)

F(Hz)

 纖 維1、PC板1
 纖 維2、PC板2
 纖 維3、PC板3

 

圖 5-44 不同剛性平板聲壓比較 

  

纖維 1、PC板 1  530 Hz         纖維 2、PC板 2  520 Hz 

  

纖維 3、PC板 3  540 Hz 

圖 5-45  不同剛性振形比較 
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纖維 1、PC板 1                纖維 2、PC板 2   

  

纖維 3、PC板 3   

圖 5-46  不同剛性平板 10000 Hz振形 

 

圖 5-47 PC板不同剛性聲壓比較 
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圖 5-48 複材板不同剛性聲壓比較 
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圖 5-49 揚聲器 3，整體平板與 PC板聲壓比較 
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圖 5-50 揚聲器 3，PC板不同厚度聲壓比較 

100 1000 10000
20

30

40

50

60

70

80

90

S
P

L(
dB

)

F(Hz)

 四懸臂固定、一激振點
 板三邊固定、一激振點
 板三邊固定、三激振點

 

圖 5-51 揚聲器 2，邊界與多點激振聲壓比較 


