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一、緒論 

 

1.1  前言 

    複合材料為一非等向性材料，可藉由不同的疊層角度、編織方式與成

分比例，來達到所需求的強度，比起傳統的厚重的金屬材料，具有強度高、

質量輕以及抗彎性佳的特性，目前已被廣泛應用在航太、造船、飛彈等各

種工程方面 。  

一般揚聲器可以分為振動板及激震器兩個主要部份，振動板可採用複

合材料三明治板，它是由強度非等向性的面層與等向性低密度材料的心層

所構成，其材料性質在層板與層板之間是不連續的，使得層板在受力狀況

之下，應力的分布和變形在層與層之間會有很大的差異，而每一層間的情

形也相當不同。但若是整塊振動板都使用三明治板，比起單純只用心層材

料的振動板，雖然強度增加了很多，另一方面板子的質量也會隨之增加，

而喇叭的振動板太重會使得整體的感度下降，導致在相同的輸出的功率之

下產生的聲音變小，因此如何選擇振動板對揚聲器的好壞有著極重要的關

係。此外激震器內的音圈直徑大小對施力的位置也有著重要的影響，故本

文將探討不同的平板在特定邊界條件下的振動特性，以及音圈直徑與振動

板寬度之比例對聲壓曲線的影響。 

 

1.2  文獻回顧 

在分析平板的理論方面，從古典板理論(Classical Plate Theory，簡稱

CPT)[1]改進而成的古典積層板理論(Classical Plate Laminated Theory)，對於

複合材料薄板的力學分析已能得到不錯的結果，但只適用於長厚比大於 80

之平板；對於厚板而言，由於複合材料積層板之側向剪力模數(Shear modulus)

比沿纖維方向的楊式係數(Young’s modulus)低很多，且在厚度上較薄板高出

許多，因此容易產生側向剪變形，所以古典板理論不適合分析較厚之複合
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材料板。為此，Mindlin 提出了一階剪變形理論 (The First-order Shear 

Deformation Theory，簡稱 FSDT)[2]，首先將側向剪力的影響加以考慮，但

是因為假設側向剪力分布為常數，並不符合實際的情況，於是 Whitney[3、

4]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長厚比大於

15 的結構上；之後，學者又提出了各種高階剪變形的理論，雖有提高理論

值與實際狀況相比之準確性，但往往較適用於厚板結構（長厚比大於 15）

之情況，且其計算上比較複雜許多，而本文中使用之複合材料結構板並不

在厚板結構的範圍內，所以仍以一階剪變形理論為主，來分析振動板之變

形行為。 

    在研究三明治板的文獻方面，Reissner[5]推導 governing eqn.應用在小變

形、等向性的三明治板，文獻假設面層像薄膜，而且忽略了中心層平行面

層的應力。從此，許多文獻也在三明治板的理論慢慢的變化。後來 Liaw and 

Little[6]根據 Reissner 理論解出了多層三明治結構彎曲的問題。Azar[7]延伸

Liaw and Little 的結果來討論非等向性面層。O’Connor[8]提出用有限元素來

分析三明治結構，他用平面彈性元素來構建中心層，樑元素來構建面層。

Kanematsu[9]用 Ritz method 來分析矩型板的彎曲和振動。    

對於聲學與聲壓計算方面，Morse[10]中推導出了聲源在空氣中傳遞之

聲壓方程式，在 Takeo[11]中引用出有限元素之聲壓方程式，而 Tan[12]中討

論了藉由促動器(actuator)主動控制對平板之聲場的影響。 

 

1.3  研究動機及方法 

平面喇叭振動板的形狀可以大致分成圓形及長方形兩種，以同樣面積

大小來考量，長方形振動板所佔的空間較圓形的小，不過就長方形振動板

而言，聲壓曲線在中音的區域會出現一個明顯的高低落差，稱之為中音谷。

若想要使聲音聽起來較悅耳，必須盡量將中音谷的高低差減小，讓聲壓曲

線更加平滑，或是將中音谷產生的頻率往後移，讓聲壓平滑的區域更廣，
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通常的方法是加強振動板的剛度，但改變振動板的長寬比，或是改變音圈

與振動板寬度之間的比例亦能改善中音谷，因此本文即是探討其中的關係

並嘗試找出最佳的參數。 

實驗方面，根據已有的直徑 25mm 圓形激振器，製作出直徑 25.2mm 的

音圈，以及不同的振動板，組裝起來後使用利用 PULSE 訊號分析儀及

Polytec OFV350 雷射測速儀量測系統自然頻率。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。 

分析方面，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，將分析出來的自然頻率與實驗數值

比較，驗證模型的正確性及探討其收斂性；接著再進行簡諧激振分析，計

算出不同激振頻率下振動板所有節點之振幅及相位角，輸入由聲壓公式所

寫成的 Fortran 程式計算聲壓並由繪圖軟體繪製出聲壓曲線，將曲線與實驗

結果相對照，以求模型能真實模擬出實際狀況。當整個模型驗證無誤之後，

再嘗試改變振動板材質、長寬比及音圈直徑大小等相關參數，探討其對聲

壓曲線的影響。 
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二、平板之力學分析 

 

本文平板所應用到的理論以一階剪變形為主，若振動板為純巴沙木

板，則使用一階剪變形來進行分析，但振動板為複合材料三明治板時，其

面層與夾心層間材料性質差異性很大，面層是由不同纖維方向的複合材料

層板所組成，因此面層與夾心層間在同一方向的勁度會有很大的差異，所

以複合材料三明治板沿整個厚度方向的位移並不如一階剪變形位移場平板

理論所假設的整個板厚度為一斜率相同的直線，故將整個複合材料三明治

板的每一層當作一個一階剪變形的位移場，並考慮每一層與層之間位移的

連續性(如圖 2.1)。 

 

2.1 一階剪變形理論基本假設 

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 +=+=
∂
∂

=  
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其中u、v、w 分別表示積層板在 x、y、z 方向之位移量， 0u 、 0v 分別代

表積層板中間面在 x、y 方向上的位移，而
x
wθ x ∂
∂

−= 、
y
wθ y ∂
∂

−= 是剪應變

所產生之旋轉量(Shear Rotation)。 

而中間面之曲率為 
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2.2 多層一階剪變形理論 

 2.2.1 位移與應變 

多層一階剪變形平板理論是將複合材料三明治層板的每一層當作一

個一階剪變形的平板來分析。假設層板任一層的位移場為 

)M,,2,1i(
)y,x(w)y,x(ww

)y,x(z)y,x(vv
)y,x(z)y,x(uu

)i()i(
0

)i(

)i(
y

)i()i(
0

)i(

)i(
x

)i()i(
0

)i(

L=
==

φ+=

φ+=

    (2.3) 

其中， )i(u 、 )i(v 、 )i(w 分別為任一層在平板參考座標中 x、y、z 上之
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位移分量，而 )i(
0u 、 )i(

0v 、 )i(
0w 分別代表任一層之層板中間面在方向 x、y、

z 上之位移量， )i(
xφ 、 )i(

yφ 則分別代表為任一層垂直於 x、y 軸之截面的旋轉

量。 

本文中將層數設為三層，如圖 2.1 所示，上下面層為碳纖維，中心層

為巴沙木，依據式(2.3)，並考量每一層於交界面上的位移必須連續，可得

每一層的位移場為 

)y,x(w)y,x(ww
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其中 )i(t 為第 i 層厚度。 

假設厚度方向應變仍保持不變εz=0，應變可表示為： 
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其中
xε 、

yε 為平板參考座標中x、y上之應變，
xyε 為平板參考座標中x、

y上之剪應變，
yzε 為平板參考座標中y、z上之剪應變，

xzε 為平板參考座標

中x、z上之剪應變。 

對於層板的橫向振動(transverse vibration)問題，可假設 0)y,x(u )1(
0 = 及

0)y,x(v )1(
0 = ，並將式(2.4)代入式(2.5)，可得到應變張量[ ]ε ： 
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2.2.2 應力與應變 

考慮一個單層複合材料平板，在材料主軸方向的應力與應變關係可以

表示如下： 
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               (2.7) 

下標1、2代表主軸方向，也就是各層纖維的方向，而 
ijQ 為彈性係數，

定義如下： 
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其中
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=Δ  (2.8) 

因複合材料是由不同角度的層板疊合而成，所以必須將主軸方向的材

料性質，轉換至層板的座標 x－y 方向，如圖2.2所示。則在材料主軸座標

系的構成方程式 (Constitutive equation) 為： 

{ } [ ]{ }ε=σ Q                                               (2.9) 
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⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

σ
σ
σ
σ
σ
σ

xy

xz

yz

y

x

66362616

5545

4544

36332313

26232221

16131211

xy

xz

yz

z

y

x

0

Q00QQQ
0QQ000
0QQ000

Q00QQQ
Q00QQQ
Q00QQQ

               (2.10) 

其中    4
22

22
6612

4
1111 SQSC)Q2Q(2CQQ +++=  

)SC(QSC)Q4QQ(Q 44
12

22
66221112 ++−+=  

2
23

2
1313 SQCQQ +=  

 4
22

22
6612

4
1122 CQSC)Q2Q(2SQQ +++=  

 2
13

2
2323 SQCQQ +=  

 
3333 QQ =    

 3
662212

3
66121116 CS)Q2QQ(SC)Q2QQ(Q +−+−−=  

 SC)Q2QQ(CS)Q2QQ(Q 3
662212

3
66121126 +−+−−=  
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 CS)QQ(Q 231336 −=  

 )SC(QSC)Q2Q2QQ(Q 44
66

22
6612221166 ++−−+=  

 2
55

2
4444 SQCQQ +=  

 2
44

2
5555 SQCQQ +=  

 CS)QQ(Q 445545 −=  

ii sinS,cosC θ=θ=  (2.11) 

而主軸方向與 x－y 方向夾角為 θ (如圖2.2)，從整個複合材料積層板

而言，必須考慮各單層板之應力沿厚度方向積分，可得複合材料積層板的

合力與合力矩如，如圖2.3所示，其結果如下： 

( )

( )∑∫∑∫

∑∫

∑∫∑∫

==

=

==

++

+

++

κ+ε=κ+ε=σ=

σσ=

κ+ε=κ+ε=σ=

N

1n

z

z

0
jij

0
jij

0
j

20
j

n
ij

N

1n

z

z

n
ii

N

1n

z

z

n
yz

n
xzyx

N

1n

z

z

0
jij

0
jij

0
j

0
j

n
ij

N

1n

z

z

n
ii

1n

n

1n

n

1n

n

1n

n

1n

n

DBdzzzQzdzM

dz),()Q,Q(

BAdzzQdzN

 (2.12) 

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)                                               (2.13) 

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:  
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⎪
⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

+

+

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎪
⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

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

           (2.14) 

 

而剪應力可表示如下： 

⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

θ+

θ+
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
=

⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
⎧

xx,

yy,

5545

4544

1

2

w
w

AA
AA

V
V

 (2.15) 

 

∑ ∫
=

βα

+=
N

1n

Z

Z

n
ijij

1n

n
dzQKKA   ( j6,i6;5,4j,i −=β−=α= ) (2.16) 

其中 αK ， βK 為剪力修正係數(Shear Correction Coefficients) 

 

2.3 彈性支承 

對於在平板邊界上有彈性支承的情況，可模擬成如圖2.4所示，邊界之

彈性支承以橫向(Translation)及旋轉(Rotation)彈簧加以表示，而其所引起的

應變能為： 

dSwV
2
1U

s nT ∫=                                   (2.17) 

∑ ∫
=

φ=
3

1k
S

)i(
nR dSM

2
1U                               (2.18) 

其中，UT為橫向彈簧所引起的應變能，UR為旋轉彈簧所引起的應變能，

S為彈性支承的邊界，
nV 為橫向力，

nM 為彎矩。 

橫向力
nV 及彎矩

nM 可分別表示為： 

wKV Lnn =                                        (2.19) 
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∑
=

φ=
3

1i

)i(
Rnn KM                                       (2.20) 

將式(2.17)和(2.18)代入式(2.15)及(2.16)可將應變能表示為： 

∫∫

∫∫

==

==

++

+=

a

0 by

24La

0 0y

23L

b

0 ax

22Lb

0 0x

21L
T

dxw
2

Kdxw
2

K

dyw
2

Kdyw
2

KU
             (2.21) 

( ) ( )

( ) ( ) ⎥⎦
⎤φ+φ+

⎢⎣
⎡ φ+φ=

∫∫

∑ ∫∫

==

= ==

a

0 by

2)i(
y

4Ra

0 0y

2)i(
y

3R

3

1i

b

0 ax

2)i(
x

2Rb

0 0x

2)i(
x

1R
R

dx
2

Kdx0
2

K

dy
2

Kdy
2

KU
        (2.22) 

其中，
LnK 為平板四邊的橫向剛性( Translational stiffness)，

RnK 為平板四邊

的旋轉剛性(Rotational stiffness)。 

 

2.4 應變能與動能 

考慮任一個單層複合材料層板，應變能可表示為： 

[ ] [ ]∫ εσ=
V

)i(T)i()i(
p dV

2
1U     3,2,1i =                (2.23) 

應用上式與(2.4)、(2.9)式，可求得 )1(
pU 、 )2(

pU 及 )3(
pU ，複合材料層板彎曲

的應變能為： 

∑
=

=
3

1k

)k(
pp UU                                    (2.24) 

總應變能U 為複合材料層板彎曲的應變能(
pU )與彈性支承引起的應變

能(
TU 、

RU )之總和。 

RTp UUUU ++=                               (2.25) 

每一單層板的動能 )i(T 為： 
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dxdy
t
w

t
v

t
u

2
T

22)i(
0

2)i(
0

)i(
)i( ∫∫

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛
∂
∂

+⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
∂
∂

+⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
∂
∂ρ

=  

dxdy
tt2

2)i(
y

2)i(
x

)i(

∫∫
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂
φ∂

+⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
∂
φ∂ρ

+    ； 3,2,1i =   (2.26) 

應用上式與(2.4)式，可求得 )1(T 、 )2(T 及 )3(T ，複合材料層板的最大動能

為： 

∑
=

=
3

1i

)i(TT                                       (2.27) 

複合材料層板的總能量泛函Π可表示為： 

TU −=Π  

 

2.5 特徵值與特徵向量 

一般探討結構系統的基本模態，係假設為無阻尼狀態下的自由振動模

態，其運動方程式可寫為： 

        0}X]{K[}X]{M[ =+&&    (2.28) 

    其中，[M]為質量矩陣；[K]為勁度矩陣；{X}為位移向量；而對任何線

性結構系統而言(該系統之受力與變形關係為線性)，上式中之[M]、[K]均為

實數對稱(Real Symmetric)矩陣。 

    求解任何線性結構系統時，通常假設在結構系統中，各不同部位之振

動為簡諧運動，且其振頻與相位均為相同，即 

        iwte}{}X{ Φ=    (2.29) 

        }X{}X{}X{ 2 λ−=ω−=&&      (2.30) 

    其中 }{Φ 為實向量；ω為簡諧運動之角頻率； 2ω=λ 。 

    代回(2.28)可得： 

        }0{e}]){M[]K([ iwt2 =Φω−     (2.31) 
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    上式中{X}有非零解之條件為[K]- 2ω [M]為奇異性(Singular)，亦即為： 

        0|]M[]K[|det 2 =ω−     (2.32) 

    上式即為此系統之特徵方程式， rω 為系統之第 r 各自然頻率，而相對

應之 r}{Φ 為特徵向量，寫成矩陣型式為： 

         

        
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
ω

O

O

0

0
2
r ， ]}{}[{][ r1 LL ΦΦ=Ψ  

 

 

2.6 阻尼之結構系統 

假設次系統具有比例阻尼(Proportional Damping) 

        ]K[]M[]C[ β+α=      (2.33) 

    其中 ξω=β
ω
ξ

=α ，
2

，ξ為阻尼比。    (2.34) 

    結構方程式為 

        t{F}sin[K]{X}}X[C]{}X{]M[ ϖ=++ &&&    (2.35) 

    因為[M]、[K]、[C]為實對稱矩陣，所以我們將其對角化為： 

        
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

0
m

0
]][M[][ 2

r
T  

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

0
k

0
]][K[][ 2

r
T                 (2.36) 

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

0
c

0
]][C[][ 2

r
T  

    我們將{x}=[Ψ ]{X}代入(2.35)式可改寫成為： 
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        t{F}sin][]{x}[k}x]{[c}x{]m[ T
rrr ϖΨ=++ &&&     (2.37) 

所以 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
β+β−

β
+

β+β−
β−

=
2

r
22

r
2

r
22

2

r

r
r )c2()1(

c2j
)c2()1(

1
k
Fx     (2.38) 

    而 r/ωϖβ =  
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三、ANSYS 有限元素模型之建構與分析 

 

在 ANSYS 有限元素模型中，振動板採用符合多層一階剪變形理論的

Shell 91 元素來模擬，而彈性懸邊的彈簧支撐效應使用線性彈簧元

素—Spring-damper 14 來模擬，其連接振動板的部份固定 X 及 Y 兩方向位

移之自由度，連接外框的部份固定所有自由度，建構完成的模型如圖 3.1 所

示。 

 

3.1 模型建構 

3.1.1 有限元素法分析步驟 

    前處理部分： 

1. Preprocessor → Element type：選擇振動板 shell91，彈簧元素

spring-damper 14 

2. Preprocessor → Real constant：設定元素之參數，如彈簧常數等。 

3. Preprocessor → Material Props → Material Models：設定振動板元素之

各材料性質。 

4. Preprocessor → Modeling：由點、線、面建立振動板模型外觀。 

5. Preprocessor → MeshTool：選擇元素參數、材料性質、各元素之尺寸

大小，並分割元素。 

6. Preprocessor → Modeling → Copy → Nodes：將必須建立懸邊(彈簧)

的地方偏移複製，偏移之距離即為彈簧之長度。 

7. Preprocessor → Modeling → Create → Elements → Auto Numbered → 

Thru Nodes：逐一點選以兩個節點為一組之節點來建立彈簧元素，

亦可由迴圈程式輔助完成此重複性動作。 

8. Preprocessor → Modeling → Copy → Lines：將音圈部分所需的線再

複製出來。 
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9. Preprocessor → MeshTool：選擇音圈的元素參數、材料性質等，再切

割元素。 

10. Preprocessor → Coupling/Ceqn → Coincident Nodes：將音圈元素與

振動板模型上相同位置之節點設定成具有相同的自由度，來模擬振

動板上附加音圈的真實狀況。 

到此前處理即算完成，接下來可以做模態分析或是聲壓分析部分。 

首先說明模態分析部分： 

11. Solution → Analysis Type → New Analysis：選擇分析型態，自然頻

率模態分析點選“Modal”。 

12. Solution → Analysis Type →Analysis Options：No. of modes to extract

為要分析的模態個數，暫定前 100 個模態，即數字為 100。No. of 

modes to expand 也為 100。頻率範圍設 1~20000 Hz。 

13. Solution → Define Loads → Apply → Structural → Displacement → 

On Nodes：限制彈簧元素另一端節點的全部自由度。 

14. Solution → Solve → Current Ls：求解。 

15. General Postproc →Results Summary：列出所有的自然頻率。 

16. General Postproc →Read Results →By Pick：選出想看 Mode Shapes

的自然頻率。 

17. General Postproc →Plot Results →Contour Plot →Nodal Solu：再選

Nodal Solution →Z-Component of displacement，列出 Z 方向的位移。 

即可得到自然頻率及模態。 

如果要分析聲壓，在 ANSYS 部分如下： 

11.Solution → Analysis Type → New Analysis：選擇分析型態，簡諧頻率

響應分析點選“Harmonic”。 

12. Solution → Define Loads → Apply → Structural → Displacement → 

On Nodes：限制彈簧元素另一端節點的全部自由度。 
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13. Solution →Define Loads → Apply → Structural → Force/Moment → 

On Nodes：在位於音圈位置上的節點施予 Z 方向且相角為零之推力。 

14. Solution → Load Step Opts → Time/Frequenc → Damping：輸入系統

阻尼α 、β 的值。 

15. Solution → Load Step Opts → Time/Frequenc → Freq and Substps：輸

入欲分析頻率響應之頻寬。 

16. Solution → Solve → Current Ls：求解。 

17. TimeHist Postpro → List Variables：輸出振動板模型全部節點的振幅

及相角。 

由上面聲壓分析可得到以下資料： 

1.節點編號 NodeNo(i)及位置 x(i),y(i),z(i) 

2.第 i 節點在第 j 頻率的振幅 Amplitude(i,j)及相角 phase(i,j) 

 

3.2 自然頻率分析 

本文使用文獻[13、14、15]中提到的複合材料三明治板(如圖 3.2 所示)

來對 ANSYS 模型作自然頻率的驗證，其材料常數如表 3.1 所示。 

由於 ANSYS 模型中網格分割的大小對於結果會有很大的影響，因此必

須先對不同網格大小之下的各模態頻率作個比較，觀察是否分割到某一個

程度的時候，數值會收斂趨近一個定值。這個例子中的三明治板長 1.83 公

尺，寬 1.22 公尺，圖 3.3 為前六個自然頻率的模態圖，將其 ANSYS 分析結

果與文獻中的自然頻率相比較，如表 3.2 所示。比較的結果可以發現由

ANSYS 分析出來的自然頻率與文獻中用其他方法計算出來的自然頻率十

分接近，因此此種建構模型的方法是可以採用的。 
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四、聲壓值計算及應用 

 

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(如圖 4.1)，輸入功率為一瓦

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

 

4.1 聲壓值計算 

 4.1.1 聲壓公式推導 

對平面波而言，一維波動方程式為：  

2

2

2

2

t
p

c
1

x
p

∂
∂

=
∂
∂    (4.1) 

其中，c 為聲音之速度，在室溫 240C 時，c=343 m/s。 

利用一維波動問題 D’Alembert 解，可求得： 

)ctx(f)ctx(f)t,x(p 21 ++−=    

f1，f2為任意函數，對於諧波聲場，可直接求解： 

        0p~
cdx

pd 2

2

2

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ω+

(
    (4.2) 

令 c/k ω= ，為波數(wave number)，可求得： 

        jkxjkx eB~eA~)x(p~ += −    (4.3) 

還原成時間域的表示法： 

        ( ) ( )kxtjkxtj eB~eA~)t,x(p −ϖ−ϖ− +=    (4.4) 

其中 B~A~， 為未定複數，對於點聲源而言，3-D 波動方程式在球面座標

(Spherical coordinate)為： 

       
2

2

222

2

222

2

22

2

t
p

c
1p

tanr
1

r
p

r
2p

sinr
1p

r
1

r
p

∂
∂

=
θ∂
∂

θ
+

∂
∂

+
φ∂
∂

θ
+

θ∂
∂

+
∂
∂   (4.5) 
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    因為點聲源是一個完全對稱的聲源，所以我們可以預期它所產生的聲

場應該不會有方向性，所以可忽略角度相關的項，式 (4.5) 可簡         

化成： 

          
2

2

22

2

t
p

c
1

r
p

r
2

r
p

∂
∂

=
∂
∂

+
∂
∂    (4.6) 

    r 為點聲源距量量測的距離 

    上式可改寫成 

)rp(
tc

1
r
1)rp(

rr
1

2

2

22

2

∂
∂

=
∂
∂     (4.7) 

故 

        2

2

22

2

t
)rp(

c
1

r
)rp(

∂
∂

=
∂

∂     (4.8) 

觀察(4.8)的型式和前面的一維波動方程式式一樣的，所以其解為： 

        rp=f1(r-ct)+f2(r+ct) 

所以 

        )ctr(f
r
1)ctr(f

r
1)t,r(p 21 ++−=      (4.9) 

由於一個點聲源只會發出外傳波(Outgoing wave)，所以 

)ctr(f
r
1)t,r(p 1 −=    (4.10) 

對於簡諧球面波(Harmonic spherical wave)而言 

( )krtje
r
A~)t,r(p −ϖ=       (4.11) 

    對微小的振動板 sδ 而言，距離振動板 r 的聲壓 p(r,t)可由 Rayliegh’s first 

integral 計算出來，積分型式如下：  

( )krtjdair e
r2

suj)t,r(p −ϖ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

π
δϖρ

=    (4.12) 

其中 ud 為振動板元素表面之速度，r 為量測點至振動板元素之距離，   
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3
air m/kg1614.1=ρ 為空氣密度，j= 1− ，因此對一塊振動板而言，聲壓可寫

為： 

ds
r

e)y,x(ue
r2

j)t,r(p
jkr

d
S

tjair
−

ϖ ∫π
ϖρ

=     (4.13) 

    設振動板表面元素之振幅大小 )krt(jAe)t,r(w −= ϖ ，則

)t,r(wjAej)y,x(u )krt(i
d ϖ=ϖ= −ϖ  

    所以 

        ds
r

e)t,r(we
r2

)t,r(p
jkr

S
tjair

2 −

∫−= ϖ

π
ρϖ    (4.14) 

因以振動板之聲壓可改寫為 

i

)kr(j

i

2
air

r
Se||)t,r(w||

2
P ii

Δ
⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
π
ϖρ−

= −θ∑     (4.15) 

其中θ i為相角(Phase angle) 

        2
ii

i1

mk
ctan

ϖ−
ϖ

=θ −  

    在實務上，通常量測聲音使用的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。所以定義聲壓位準

(Sound Pressure Level) 

        )
P
Plog(20SPL

ref

rms= ….(dB)              (4.16) 

    其中 Prms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 ⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡= ∫−      (4.17) 

聲壓參考值 Pref=2x10-5  Pa 

    一般在量測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。 
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4.2 ANSYS 簡諧激震分析與聲壓公式之應用探討 

ANSYS 模型的自然頻率之正確性驗證過後，我們嘗試在模型中間一圈

加上外力，以模擬音圈的施力(如圖 4.2)。由於本文中的巴沙木是天然的材

料，其材料性質差異性較大，故在這部份先使用三層的碳纖板來研究聲壓

公式的可行性，其材料常數與尺寸如表 4.1 所示，而在邊界條件方面，為了

排除彈性懸邊的不穩定性，將振動板四邊上的所有自由度都固定住；在實

驗方面，我們也實際做出一個同樣尺寸的碳纖板以雙面膠牢牢固定在外框

上來測量(系統 A)，測量出來的阻抗圖及各項參數如圖 4.3、圖 5.4 所示。聲

壓部份使用 ANSYS 簡諧激震分析之後得出各節點的振幅及相角，利用

fortran 程式代入聲壓公式中計算聲壓值，將其與實驗測量的結果相對照(圖

4.5)，可以發現兩條曲線的趨勢相當接近，因此可以說此種分析聲壓的方式

是具可行性及參考價值的。 
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五、平面揚聲器製作與實驗程序 

 

平面揚聲器結構可分為振動板、音圈、場磁鐵、懸邊及外框，其中音

圈與場磁鐵合稱激震器，推動振動板以產生聲音，即為整個揚聲器的外力

來源，揚聲器示意圖如圖 5.1，零件圖則如圖 5.2。以下將針對長寬比值為

1.8 的振動板，實際組裝出一個揚聲器，進行各項聲壓相關實驗。 

 

5.1 平面揚聲器製作 

 5.1.1 複材三明治板之製作 

使用材料為複材與 Balsa 木，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） 裁剪出所需預浸材之大小及角度及所需的輔助材。 

（3） 在鐵板上依序放置輔助材及複合材料(圖 5.3)，抽真空，再將模具

送上熱壓機(圖 5.4)，依加溫時間-溫度關係及溫度-壓力關係(圖 5.5)

來控制複合積層板成型條件。 

（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，並將板子裁剪成所需之大小。 

（5） 將 Balsa 木裁剪成實驗所需之尺寸 

（6） 使用 AB 膠，以 A 膠比 B 膠等於 1:0.8 的比例混合調成，將其均

勻塗在積層板上，再精準的粘著在核心層上。 

（7） 最後放置陰涼處 18 小時，使其完全密合(圖 5.6)。 

 

 5.1.2 音圈與場磁鐵之製作 

音圈部分先用碳纖放在模具中，中間打氣使其和模具密合，再以熱壓

機熱壓成型。成型好的音圈壓成圓形，放在繞線機上繞上線徑 ψ為 0.04 mm
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的漆包線，如圖 5.7，，其中 d1為內徑，d2為外徑，t 為厚度，tv為捲幅，

h 為高度，本文中實驗所使用的音圈尺寸如表 5.1 所示。場磁鐵部分則先

開好模具，製作外型，以 AB 膠黏好成型後再充磁，結構如圖 5.8。 

 

 5.1.3 揚聲器組裝 

（1）先用 1mm 巴沙木在發泡板上作出一個框，做為定位振動板的平台(圖

5.9) 

（2）將振動板以及邊框固定在平台上，在四邊黏上不織布或是防水膠帶

以達到喇叭系統的氣密性(圖 5.10) 

（3）裁剪出適當高度的凹字型泡棉，黏在振動板邊緣上，所有泡棉黏完

之後，調整好其位置(圖 5.11) 

（4）裁剪出適當長度、寬度的木條連接每個凹字型泡棉以及邊框；在振

動板黏上兩個巴沙木木條，作為支承的固定點(圖 5.12、圖 5.13) 

（5）將支承黏在巴沙木條上(圖 5.14) 

（6）用音圈固定器將音圈以 AB 膠黏在振動板中心，當音圈完全固定之

後，再將音圈固定器拆掉(圖 5.15、圖 5.16) 

（7）將激震器固定在架橋上，再將架橋固定好(圖 5.17) 

（8）將音圈的錦織線用銲槍固定在端子上，並將整個喇叭從發泡平台取

下，即完成整個揚聲器的製作(圖 5.18) 

 

5.2 頻率響應實驗 

頻率響應實驗以B&K Pulse頻譜分析儀(如圖 5.19)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。量測方式為輸入電壓激震揚聲

器，以雷射測速儀接收訊號，但此種方法所接受訊號僅為局部小面積上的

變形，因此欲知振動板整體變形，需量測不同位置，再加以平均。其實驗
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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）啟動系統後，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。 

（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。 

 

5.3 聲壓相關實驗 

首先使用 MLSSA 聲壓頻譜儀(如圖 5.20)測量揚聲器系統之系統參數，

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

而得到系統的各項相關參數。  

聲壓量測實驗則是使用 LMS 聲壓測試系統(內含寬頻雜訊產生器、聲壓

頻譜分析)，搭配訊號放大器(Amplifier)、個人電腦以及麥克風來進行量測，

實驗架設如圖 5.21 所示，其程序如下： 

（1） 將平面揚聲器固定於障板上。 

（2） 麥克風放置於距離揚聲器中心一公尺之同一高度腳架上。 

（3） 校正 LMS 聲壓測試系統並設定好測量相關參數。 

（4） 啟動電腦發出訊號，由麥克風接收聲壓訊號，傳回電腦。即可得

出頻率響應之聲壓分貝圖。 
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六、實驗結果與理論分析 

 

    驗證過 ANSYS 分析的正確性及可行性之後，便可以針對平面揚聲器作

不同的分析，在振動板方面，採用純巴沙木為主，考量因素為其質量輕，

用來當振動板在聲壓上可以產生較高的感度，至於其材料強度不足的部

份，可以視情況使用碳纖三明治來補強。 

 

6.1 ANSYS 分析與測量結果 

 6.1.1 自然頻率探討 

    以 ANSYS 分析面積為 21.76 平方公分，長寬比分別為 1.5、1.8 及 2.0

的純巴沙木振動板，其材料常數如表 6.1 所示，尺寸如表 6.2 所示。首先

探討其在自由邊界條件下的振動模態，經過 ANSYS 的模態分析之後，找

出前面數個對聲壓有影響的模態如圖 6.1~圖 6.4 所示，另外也將其彎曲矩

陣 D(Bending Stiffness Matrix)中的 D11 以及 D22 計算出來，可以得到

D11=0.036667 Gpa-mm3，D22=2.4667 Gpa-mm3，由計算出來的 D11、D22可

以事先判斷振動板 X 方向的彎曲(Bending)將會比 Y 方向的彎曲(Bending)

較早發生，而經由 ANSYS 分析出來的圖 6.1 也的確發現此種結果；另外，

以同樣方法分析碳纖三明治板，可得到如圖 6.5~圖 6.8 的模態圖，以及其

彎曲矩陣 D11=2.65739 Gpa-mm3，D22=44.3798 Gpa-mm3，由其彎曲矩陣可

以得知三明治板的抗彎曲能力在 X 方向及 Y 方向都要比純巴沙木強，導

致其 ANSYS 所分析出來的彎曲模態之頻率較純巴沙木高；接著在 ANSYS

模型加上彈簧模擬實際平面揚聲器(圖 6.9、稱之為系統 B)的懸邊及支承，

模型如圖 6.10 所示，然後對模態再作一次分析，圖 6.11~6.14 為純巴沙木

板，圖 6.15~6.18 為碳纖三明治板，將其結果與自由邊界條件下的模態相

對照，可以發現兩者之間最大的差別為加彈簧的情形下，在最前面會增加

一個模態，此模態為振動板利用彈簧產生剛體運動所造成的，而其發生的
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自然頻率即為揚聲器的 Fo，以碳纖三明治板及純巴沙木板兩者的 Fo 作比

較： 

1

2

2

1

m
m

99
85

Fo
Fo

==  => 
4.1

1
99
85

m
m

2

2

1

2
≅=  

由以上可以得知碳纖三明治板能有效增加振動板強度，但同時也增加不少

質量，故以下探討將以純巴沙木為主，嘗試改變各種不同的參數，達到改

善中音谷且不使感度降低之目的。 

 

 6.1.2 實驗聲壓與分析聲壓對照 

    實驗方面利用 LMS 聲壓測試系統測量製作出來的系統 B 之聲壓，可以

得到如圖 6.19 的聲壓圖，發現聲壓在 1000~2000Hz 之間有明顯的下降趨

勢，這是長方形振動板常發現的情況，ㄧ般來說都是板子長軸方向發生彎

曲所造成的，由於出現於中音區域，故將其稱為中音谷；ANSYS 分析方面

在模型上施以一圈等同音圈直徑大小的外力，其外力大小決定於 MLSSA 聲

壓頻譜儀測量出來的參數(圖 6.20)，其中 BL=4.48 Tesla-M，電流 I 經由

P=I2×R 計算可得知為 0.354 安培(A)，阻尼部份，則用雷射測速儀掃頻之後

計算求得 α=638.385，β=5×10-7，此阻尼部分將在下ㄧ節作詳細的探討。經

過 ANSYS 簡諧激震分析可以求出振幅及相角，代入 Fortran 可得到分析出

來的聲壓，並將其與實驗的聲壓疊在一起對照如圖 6.21，分析出來的聲壓

整體來說和實驗所測量的趨勢是相近的，其在 1000~2000 Hz 之間也是有個

中音谷，模型確定無誤之後，將針對不同參數作改變，觀察其對產生此中

音谷的模態有何種影響，若是能將它往後移動，或是變得更平緩都能使揚

聲器有較好的效果。 

 

6.2 不同阻尼值對聲壓的影響 

阻尼值是使用雷射測速儀進行振動板之頻率 -響應量測，並藉由
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Bandwidth Method 來計算各激振頻率之系統阻尼比。如圖 6.22 所示為一振

動板中心之頻率-響應圖，其中 Peak response 為某一共振頻率相對應之振

幅， 1f 及 2f 為曲線和 2
peak

之交點。利用下式求得共振頻率之阻尼比： 

2 1

2 1

f f
f f

ξ −
=

+
                                         (6.1) 

再利用 Rayleigh Damping 將頻率響應得到系統阻尼比利用下式可以求

得系統 α-damping 和 β-damping： 

2 2
α βωξ
ω

= +
                                        (6.2) 

觀察上式可以得知阻尼比並不是一個定值，而是會隨著頻率不同以及 α、β

而改變。 

    嘗試針對同一振動板改變不同 α、β對其做簡諧激震分析計算聲壓，首

先固定 β=0，以不同的 α-damping 分析，可以得到如圖 6.23 的聲壓曲線，

由結果可以發現改變 α-damping 對聲壓曲線造成的最大影響是 Fo的部份，

α-damping 越大，阻尼比就越小，因此 Fo所產生的峰值就會越低，至於高頻

部分幾乎沒什麼改變；接著固定 α=638.385，改變 β-damping 作分析，可以

得到如圖 6.24 的聲壓曲線，觀察可得知不同 β-damping 對低頻部分影響相

當的小，高頻部分才看的出其差異，β-damping 越大，高頻部分的聲壓曲線

會隨之更加平緩。由以上可以知道阻尼對中音谷部分並沒有產生極大影響。 

 

6.3 支承點對聲壓曲線之影響 

圖 6.9 中的平面揚聲器(系統 B)除了泡棉懸邊之外，振動板上下各有一

個橡膠材料的支承，主要功能為讓揚聲器作用時，振動板能夠較穩定，減

少不必要的晃動，避免產生雜音影響到揚聲器的音質，因此接下來將探討

其支承點對中音谷的產生是否會造成影響。 
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首先使用 ANSYS 分析有支承與無支承兩種情況，可以得出圖 6.25 中

的兩條聲壓曲線，曲線 1 為沒有加上支承的聲壓曲線，曲線 2 為加上支承

的聲壓曲線，這兩條曲線出現中音谷的頻率是相同的，最大的差異是在第

一個自然頻率 Fo的附近，曲線 1 少了支承點所提供的彈簧常數，整體的彈

簧常數變小，而第一個自然頻率可由公式 
m
k

2π
1Fo =  計算而得，在其他

條件不變之下，k 越小，Fo隨之越小，加上整體的 α-damping 並沒有極大的

改變，從式(6.2)可知阻尼比 ξ也會變小，這便導致曲線 1 中第一個自然頻率

的頻率較低，以及其峰值較低且平緩，經由以上分析可以推測支承點對中

音谷不具有任何影響。 

另ㄧ方面，在製作揚聲器的過程中，兩個支承是最後加上去的，未加

支承之前，先利用 LMS 聲壓測試系統測量揚聲器的聲壓曲線，可以得出圖

6.26 中的曲線 3，將其與完成支承後的揚聲器所測量出之曲線 4 相比較，可

以發現的確如同與 ANSYS 分析出來的結果ㄧ致，除了第一個自然頻率 Fo

附近的聲壓曲線有所改變，其餘部分的聲壓曲線皆相同，故可以說支承點

與中音谷並沒有直接的關連性。 

 

6.4 不同長寬比振動板之分析 

隨著振動板長寬比不同，其揚聲器所表現出來的聲壓曲線也會有所差

異，以下將振動板面積固定為 21.76 平方公分，改變不同長寬比，由於

ANSYS 簡諧激震 分析須耗費大量的時間，若是能找出其中的趨勢，求出

近似曲線，便可以達到事半功倍的效果。 

 

 

6.4.1 中音谷產生之頻率 

中音谷常出現於振動板 Y 軸方向發生彎曲的頻率之附近，因此針對不
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同長寬比的巴沙木，在其為自由邊界條件下作模態分析，且將各長寬比之

下的彎曲模態加以比較(如圖 6.27 所示)，可以發現當長寬比 r 越大，此模態

發生的頻率將會越低，將其繪成如圖 6.28，並找出趨勢線，可以導出 

0.83961764.2r−=f ，1≦r≦3.4                            (6.3) 

上述公式成立在振動板面積固定為 2176mm2條件下，長寬比 r 若大於 3.4，

振動板的寬度會小於音圈的直徑 25.2mm，在 ANSYS 分析聲壓時會無法建

立模型，故將其限制在此範圍內。為了驗證式(6.3)的準確性，另外針對幾

個不同的長寬比 r 代入其中計算頻率，並與 ANSYS 分析出來的結果加以比

較，如表 6.3 所示，誤差皆在±1%之內，因此可以用式(6.3)預測出中音谷發

生的頻率。圖 6.29 及圖 6.30 為各種長寬比之下所分析出來的聲壓曲線，可

以看出正如由式(6.3)所計算出來的結果一致，隨著長寬比越小，產生中音

谷的頻率越高。 

 

6.4.2 長寬比對節線位置的影響 

隨著振動板長寬比的改變，其 Y 軸彎曲模態(Bending mode)發生時所產

生的節線位置也會有所不同，以下將探討長寬比與節線位置的關係，以振

動板中心為原點，圖 6.31 為各種不同長寬比之下，其模態的節線位置，將

其整理成表 6.4 並繪成圖 6.32，可以明顯看出，當長寬比 r 越大，節線距中

心原點的距離 d 越大，以多項式的形式可找出近似曲線：       

  9182.4r5443.8r 2913.1r 1019.0d 23 ++−=               (6.4) 

上述公式與振動板面積相關，因此當振動板面積 A=2176mm2的狀況之下才

成立，另外針對幾個不同長寬比代入式(6.4)中計算出節線位置，將其與

ANSYS 分析作比較，如表 6.5 所示，兩者的結果相當接近，因此可以用式

(6.4)來預測節線的位置，進而決定該選用何種直徑的音圈，藉以施力在節
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線的方式減小彎曲模態(Bending mode)對聲壓的影響，使中音谷落差減小。 

 

6.5 音圈與節線位置之探討 

經由改變振動板的長寬比可以將中音谷發生的頻率變高，但若是想有

效改變中音谷的落差，則必須從所施力之音圈的直徑大小來著手，以上述

長寬比為 1.8 的振動板為例，其節線至中心原點距離 d=16.566mm，改變不

同的音圈半徑，即改變施力位置，利用 ANSYS 簡諧激震分析可得出圖 6.33

及圖 6.34 的聲壓曲線，曲線一為音圈半徑 5.22mm，曲線二為 8.69mm，曲

線三則為 12.6mm，曲線四為 15.65mm，計算四條聲壓曲線的中音谷落差，

整理成表 6.6 並將其繪製成圖 6.35，橫軸為音圈半值與節線至中心距離之比

例，縱軸為中音谷落差，求出其近似曲線： 

    375.11x059.76x18.113x401.51S 23 −+−=                (6.5) 

為了驗證式(6.4)的準確性，另外代入幾個不同的比例，計算其中音谷落差，

並與 ANSYS 所分析出來的結果加以比較，如表 6.7 所示，兩者的結果相當

接近，證明了利用上述方式事先預測中音谷落差是可行的且有參考價值。

另外由圖 6.35 可以看出來當音圈半徑與節線至中心距離的比越接近 1 時，

聲壓曲線越平滑，但在面積固定之下，隨著長寬比越大，振動板的寬度會

越小，若是想使用接近節線位置的音圈，其直徑會超出板子寬度，因此選

擇適當的長寬比才能有效利用音圈的施力位置改善聲壓曲線，以下將討論

長寬比在何種範圍之內，音圈的半徑與節線位置之比例能夠接近 1，且直徑

不超過振動板寬度。 

假設音圈的直徑與振動板的寬度 a 相等，d 為節線至中心的距離，則目

標為 

2
ad

2
a8.0 ≤≤    ＝>  5.0

a
d4.0 ≤≤                      (6.6) 
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將式(6.4)無因次化之後可以得到以下式子： 

3926.0r7728.0r2092.0r0279.0
a
d 23 −+−=                (6.7) 

將其繪成圖 6.36 可以得知，若是想達到式(6.6)的條件，則長寬比 r 必須介

於 1.53~1.85 之間，以上為巴沙木振動板所求出來的近似曲線，接著將振動

板分別改為碳纖三明治板及發泡板(表 6.9 ~6.12)，依同樣方法求出以下近似

曲線： 

485.0r9407.0r3143.0r0454.0
a
d 23 −+−=                   (6.8) 

0768.0r3158.0r0063.0r0003.0
a
d 23 −+−=                  (6.9) 

式(6.8)為碳纖三明治板的近似曲線，而式(6.9)為發泡板的近似曲線，將其繪

成圖 6.37 及圖 6.38，可以看出符合式(6.6)的長寬比範圍分別為 1.6~1.9 及

1.56~1.9 之間，比較三種材料振動板的長寬比範圍，發現大概都介於 1.6~1.9

之間，由以上可知，若想利用改變音圈半徑來改善中音谷，則振動板的長

寬比必須在一定的長寬比之內，否則若想使音圈半徑與節線位置之間的比

例接近 1 時，其音圈大小將會大於振動板的寬度，造成揚聲器製作的困難。 

 

6.6 加強振動板結構對聲壓的影響 

由章節 6.5 可以知道當振動板長寬比介於 1.6~1.9 之間，採用與振動板

寬度相近的音圈，可以使其施力位置接近振動板產生的節線位置，改善中

音谷的落差，讓聲壓曲線更加平滑；以下將針對長寬比較大的振動板，採

用碳纎複材加強的方式，討論其對聲壓曲線造成的改變，找出最適當的加

強方法，讓長寬比較大的振動板也能有較好的聲壓曲線。圖 6.39 為長寬比

2.5 但不同加強結構之振動板所分析出來的聲壓，曲線(1)為 H 型碳纖三明治
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加強，曲線(2)為部分碳纖三明治且左右兩邊為碳纖 beam，曲線(3)為部分碳

纖三明治且四邊為碳纖 beam，曲線(4)為整片碳纖三明治板，這四條聲壓曲

線趨勢相當類似，但就中音谷產生的頻率而言，有加強過結構的振動板會

比純巴沙木板高，且振動板經由結構的加強，其彎曲模態也會有所改變，

藉以改善中音谷產生的落差，以長寬比值 2.5 的振動板來說，在上述四種加

強方法中，用 H 型碳纖三明加強振動板，其所分析出來的聲壓曲線不僅將

中音谷產生的頻率升高，且最有效減低了中音谷的落差，達到改善聲壓曲

線的目的；圖 6.40 則為長寬比值 1.8 的振動板在四種加強方法之下的聲壓

曲線。圖 6.41 為長寬比值 4.33 的振動板在兩種加強方法下的分析聲壓圖，

而圖 6.42 則為其實驗所測量的聲壓圖，以此振動板來說，三明治板的聲壓

曲線所產生的中音谷較 H 型加勁的平緩，且頻率較高。由以上可知，加強

振動板結構可以有效提高中音谷產生的頻率，至於改善中音谷落差，則必

須針對不同長寬比值的振動板，找出對其最適合的加強方式。 

 

6.7 不同材料常數對聲壓的影響 

圖 6.43 為兩個相同結構，振動板皆為巴沙木的兩個揚聲器之聲壓，可

以發現雖然聲壓曲線的趨勢是相似的，其中音谷的頻率卻不相同，且在

10kHz 之後兩者曲線也有差異，最主要原因為振動板採用天然的巴沙木，

在材料常數上存在著不穩定性，而以上的探討皆建立在每塊振動板材料常

數完全相同的狀況下，因此接下來將針對楊氏模數 E(Young’s modulus)及剪

力模數 G(Shear modulus)作不同的改變，觀察對整體的聲壓曲線有何影響。 

 

 6.7.1 楊氏模數對聲壓曲線之影響 

    首先改變不同的楊氏模數 E(Young’s modulus)，代入 ANSYS 中利用

簡諧激震分析加以計算可得如圖 6.44 中的三條聲壓曲線，曲線 a 為使用表

6.1 中的楊氏模數 E 所得的，而曲線 b 為放大 10 倍，曲線 c 則為縮小 10



 34

倍而得，仔細觀察三條曲線可以發現，以每條聲壓曲線第一個中音谷來

說，楊氏模數越大，則中音谷產生的頻率越高，使得聲壓平滑的區域更寬，

這將使揚聲器擁有更好的效果，而在 10kHz 之後三條曲線的差異性就變得

較不明顯，由此分析可以得知，增強振動板的楊氏係數對聲壓的中音谷改

善有著顯著的效果，故可經由此方法來改善揚聲器的振動板，使其頻寬更

廣，以得到更完美的聲音。 

 

 6.7.2 剪力模數對聲壓曲線之影響 

接著改變不同的剪力模數 G(Shear modulus)，代入 ANSYS 中利用簡

諧激震分析加以計算得出如圖 6.45 的三條聲壓曲線，曲線 d 為使用表 6.1

中的剪力模數 G 所得的，曲線 e 為放大 10 倍，曲線 f 的則為縮小 10 倍，

仔細觀察可以發現，隨著剪力模數 G 的增大，中音谷的頻率也會隨之升

高，不過以剪力模數 G 與楊氏模數 E 而言，剪力模數 G 的影響似乎較小。

除此之外，在高頻部分三條曲線的差異性也相當大，以曲線 d 及曲線 f 而

言，可以發現曲線 d 是在 10kHz 左右聲壓才開始上升，而曲線 f 卻提前至

3kHz 左右就開始有上升的趨勢，同時也導致其在 10kHz 時就開始下降，

這可以說明剪力模數減小將使聲壓曲線後段的高頻部分整個往前移動，進

而導致 10k Hz 以後的聲壓變的相當不理想；以曲線 d 及曲線 e 而言，在

高頻部分也是有著同樣的趨勢；另外將剪力模數縮小 2 倍得到曲線 g，將

其與曲線 f 相對照如圖 6.46，在高頻的部分，聲壓曲線隨著剪力模數 G 增

大而整體往後移動的效果便顯得更加清楚。由圖 6.47 可以看出將剪力模數

放大 10 倍之後，除了第一個振動板剛體運動的模態之外，其餘各模態的

頻率皆比原本材料常數的模態頻率高，且越後面模態之頻率差距越大，故

剪力模數 G 不僅對中音谷的頻率有所改變，對高頻部分的聲壓曲線也是有

著重要的影響，故在選取振動板時，剪力模數 G 便成為需要考量的主要因

素之一。 
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七、結論與未來研究方向 

 

7.1 結論 

以平板揚聲器來說，許多參數都影響其聲壓曲線，若是聲壓曲線越平

滑，所表現出來的聲音也會越完美，本文主要針對相同面積，但長寬比值

不同的各種振動板，改變音圈半徑作了各種分析，由結果可以得知，當長

寬比值越大，中音谷產生的頻率也會越低，導致聲壓曲線平滑的區域減小，

影響聲音品質，反之，長寬比值越接近 1，越能使其聲壓曲線更完美，但以

體積來講，長寬比值大的振動板卻較節省空間，因此可以根據第六章中所

提到的方法，先決定一個可以接受的中音谷頻率之後，接著以音圈的半徑

來改善中音谷的落差，以分析出來的結果來看，音圈所施力的位置越接近

振動板的節線位置，可以達到越好的改善效果，但振動板的板寬有限，無

法毫無限制的增大音圈半徑去趨近節線位置，第六章分別針對了純巴沙木

板、碳纖三明治板以及發泡板作了其節線位置的分析，發現這三種不同材

料的振動板，在長寬比值為 1.6~1.9 之間時，使用與板子寬度相近的音圈，

其半徑能夠與節線位置接近，達到改善中音谷的效果；而長寬比值較大的

振動板，則可以採用碳纖複材加強其結構，藉以改善聲壓曲線，有了以上

結果之後，製作揚聲器方面將可以達到事半功倍的效果。 

 

7.2 未來研究方向 

目前作為振動板之材料為天然的巴沙木，其材料常數往往存在著許多

差異性，進而導致實驗與分析結果有所誤差，為求精準模擬真實情況，唯

有每次製作揚聲器之前，先對其進行材料常數的測量，但此方法極浪費時

間且不實際，將來希望能找到一種材料性質更穩定，內部孔洞分布均勻，

強度更強，密度更輕的材料來替代巴沙木，如此一來，在模擬分析與實驗

測量兩方面將能更加一致。此外在分析方面，目前皆以 ANSYS 簡諧激震的
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方式來計算聲壓，雖然此方法可行且有其參考價值，但缺需要耗費大量的

時間進行分析，未來希望能夠利用高階的板理論，以數值分析的方法，加

以分析各種狀況下的聲壓，提高工作上的效率。 
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表 3.1 文獻[13、14、15]中三明治板材料常數 

 面層 心層 
Yong’s modulus( E1 ) 68.9 GPa 0.37 Gpa 
Yong’s modulus( E2 ) 68.9 GPa 0.15 Gpa 

Poisson’s ratio(γ) 0.3 0.3 
Shear modulus( G12 ) 26.5 GPa 0.134 GPa 
Shear modulus( G23 ) 26.5 GPa 0.052 GPa 
Shear modulus( G13 ) 26.5 GPa 0.134 GPa 

Density(ρ) 2770 Kg/m3 122 Kg/m3 
Thickness( t ) 0.406 mm 6.4 mm 
邊界條件 簡支承(simple support) 

 
 
 

表 3.2 ANSYS 分析之自然頻率(Hz)與文獻比較 

Mode ANSYS HSDT[13] 文獻[14] 文獻[15] 
1 22.883 23 23.29 23.05 
2 43.850 45 44.47 43.91 
3 69.597 71 71.15 71.06 
4 78.962 80 78.78 78.37 
5 89.397 93 91.57 90.85 
6 122.89 128 125.10 123.82 

 
 
 

表 4.1 系統 A 之材料常數與尺寸 

Yong’s modulus( E1 ) 147.503 GPa 
Yong’s modulus( E2 ) 9.223 GPa 
Yong’s modulus( E3 ) 9.223 GPa 
Poisson’s ratio(γ12) 0.306 
Poisson’s ratio(γ23) 0.25 
Poisson’s ratio(γ13) 0.306 

Shear modulus( G12 ) 6.8355 GPa 
Shear modulus( G23 ) 1.123 GPa 
Shear modulus( G13 ) 6.8355 GPa 

Density(ρ) 1747 Kg/m3 
Thickness( t ) 0.092 mm 
板子大小 a=100mm，b=150mm 

疊層角度(與x軸之角度) 90∘/0∘/90∘ 
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表 5.1 實驗所使用的音圈尺寸 

漆包線長度 L(m) 8 
內徑 d1(mm) 25.2 
外徑 d2(mm) 25.6 
厚度 t(mm) 0.15 
捲幅 tv(mm) 8 
高度 h(mm) 10.4 
線徑 ψ(mm) 0.04 
阻抗(Ω) 8 
質量 m(g) 0.56 

 
 
 

表 6.1  材料常數 

 碳纖複合材料 巴沙木 發泡板 
E1(GPa) 147.503 3.7 
E2(GPa) 9.223 0.055 5.3 

ν12 0.306 0.02 0.3 
G12(GPa) 6.835 0.01 2.038 
ρ(Kg/m3) 1747 280 50 

t (mm) 0.125 2 2 
 
 
 

表 6.2 不同長寬比之振動板尺寸 

長寬比 面積 板寬 a(mm) 板長 b(mm) 中音谷發生

之頻率(Hz) 
1.5 38.0876 57.1314 1262 
1.8 34.7691 62.5843 1085 
2.0 32.9848 65.9697 992.154 
2.2 31.4498 69.1896 914.438 
2.5 29.5025 73.7563 818.494 
3.4 

 
 

2176mm2 

25.2982 86.0140 623.058 
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表 6.3 不同長寬比巴沙木板的自然頻率驗證 

長寬比 趨勢線計算而得(Hz) ANSYS 分析(Hz) 誤差(%) 
1.2 1513.795617 1510 0.251365388
1.7 1129.959567 1138 -0.706540727
2.3 876.6800558 880.024 -0.379983291
2.7 766.2576112 765.077 0.154312725
3.2 664.3912374 657.916 0.984204275

 
 
 
 
 

表 6.4 不同長寬比巴沙木板之節線位置 

長寬比 節線至中心原點的距離 d(mm) d/a 
1.5 14.904 0.391308269 
1.8 16.566 0.476457825 
2.0 18.048 0.54716037 
2.2 18.532 0.589256235 
2.5 19.668 0.666654413 
3.4 23.062 0.911605592 

 
 
 
 

表 6.5 不同長寬比巴沙木板的節線位置驗證 

 節線至中心原點距離 d(mm)  
長寬比 趨勢線計算而得 ANSYS 分析 誤差(%) 

1.7 16.202 16.136 -0.40952 
2.3 18.994 19.238 1.27063 
2.7 20.334 20.399 0.31690 
3.2 22.138 22.418 1.24863 
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表 6.6 不同音圈半徑之中音谷落差 

音圈半徑 
與節線至中心距離之比 ANSYS 分析 (dB) 

0.313 2.92 
0.522 4.80 
0.756 3.65 
0.939 2.81 

 
 
 

表 6.7 不同音圈半徑之中音谷落差驗證 

音圈半徑 
與節線至中心距離之比 趨勢線 (dB) ANSYS (dB) 誤差(%)

0.42 4.39 4.28 2.52384
0.63 4.49 4.43 1.46303
0.84 3.15 3.10 1.52004

 
 

表 6.8 長寬比、節線位置與板子寬度之比之驗證(巴沙木板) 

  d/a  
長寬比 板子寬度(a) 趨勢線計算而得 ANSYS 分析 誤差(%)

1.7 35.777 0.451014911 0.4536447 0.58308
2.3 30.759 0.625452587 0.6176313 -1.25050
2.7 28.389 0.718557149 0.7180477 -0.07089
3.2 26.077 0.859691056 0.8523792 -0.85052

 
 
 

表 6.9 不同長寬比碳纖三明治板之節線位置 

長寬比 節線至中心原點的距離 d(mm) d/a 
1.5 14.190 0.37256202 
1.8 15.663 0.450486473 
2.0 16.735 0.507354211 
2.2 17.095 0.543564393 
2.5 18.024 0.610930402 
3.4 21.815 0.862313589 
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表 6.10 長寬比、節線位置與板子寬度之比之驗證(碳纖三明治板) 

  d/a  
長寬比 板子寬度(a) 趨勢線計算而得 ANSYS 分析 誤差(%)

1.7 35.777 0.4289132 0.432120137 -0.74214
2.3 30.759 0.5683448 0.564916527 0.60686
2.7 28.389 0.6572512 0.675018905 -2.63217
3.2 26.077 0.7944752 0.812215923 -2.18423

 
 
 
 

表 6.11 不同長寬比發泡版之節線位置 

長寬比 節線至中心原點的距離 d(mm) d/a 
1.5 14.603 0.383405439 
1.8 16.485 0.474128169 
2.0 17.542 0.531819992 
2.2 18.544 0.589637795 
2.5 20.027 0.678822856 
3.4 23.685 0.936231830 

 
 
 

表 6.12 長寬比、節線位置與板子寬度之比之驗證(發泡板) 

  d/a  
長寬比 板子寬度(a) 趨勢線計算而得 ANSYS 分析 誤差(%)

1.7 35.777 0.4433269 0.451070813 -1.71678
2.3 30.759 0.6198631 0.625452587 -0.89367
2.7 28.389 0.7358379 0.740326271 -0.60627
3.2 26.077 0.8790784 0.883582015 -0.50970
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圖 2.2 複合材料積層板之主軸與材料座標系統 
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圖 2.3  複合材料積層板沿厚度方向之合力與合力矩 
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圖 2.4  複合材料三明治板之邊界條件 
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圖 3.1 ANSYS 模型圖 

 
 
 
 

 
圖 3.2 文獻中的三明治板尺寸示意圖 
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圖 3.3 文獻中三明治板前六個自然頻率模態圖 
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圖 4.1 聲壓距離示意圖，ｒ＝1ｍ 
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圖 4.2 ANSYS 簡諧激震模擬施力圖 

 
 
 

 
圖 4.3 系統 A 的阻抗圖 
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圖 4.4 系統 A 的參數圖 
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圖 4.5 系統 A 之聲壓圖 
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圖 5.1  揚聲器主要結構 
 
 
 
 
 
 
 

 
 

圖 5.2 揚聲器零件圖 
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圖 5.3 三明治板製作及輔助材料疊層順序 

 
 
 
 
 
 

 
 

圖 5.4 熱壓機 
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圖 5.5 複合材料積層板之加熱加壓硬化成型製程圖 
 
 
 

 
圖 5.6 複合材料三明治板完成圖 
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圖 5.7  音圈的結構 

 
圖 5.8  場磁鐵的結構 

 
 
 
 

 
 

圖 5.9 平面揚聲器製作流程(1) 
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圖 5.10 平面揚聲器製作流程(2) 

 
 
 
 
 

 
圖 5.11 平面揚聲器製作流程(3) 
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圖 5.12 平面揚聲器製作流程(4) 

 
 
 
 
 
 

 
圖 5.13 平面揚聲器製作流程(5) 
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圖 5.14 平面揚聲器製作流程(6) 

 
 
 
 

 
圖 5.15 平面揚聲器製作流程(7) 
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圖 5.16 平面揚聲器製作流程(8) 

 
 
 
 

 
圖 5.17 平面揚聲器製作流程(9) 
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圖 5.18 平面揚聲器製作流程(10) 

 
 
 
 
 

 
圖 5.19 B&K Pulse 頻譜分析儀 
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圖 5.20 MLSSA 聲壓頻譜儀 

 
 
 

 
圖 5.21 聲壓實驗架設 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，邊界為完全自由 

長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 
E1=3.7 GPa               D11=0.036667 GPa-mm3 
E2=0.055 GPa             D22=2.4667 GPa-mm3 
G12=0.01 GPa 
γ12=0.02 
θ=π/2 

 
410.28 Hz 

 
487.429 Hz 538.039 Hz 

 
1262 Hz 

 
1085 Hz 992.154 Hz 

 
1377 Hz 

 
1248 Hz 1191 Hz 

 
1696 Hz 

 
1946 Hz 2102 Hz 

 
圖 6.1 不同長寬比純巴沙木板在自由邊界下的模態圖(1) 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
2190 Hz 2299 Hz 2393 Hz 

 
3137 Hz 3277 Hz 3071 Hz 

 
3445 Hz 3354 Hz 3163 Hz 

 
3658 Hz 3525 Hz 3766 Hz 

 
3717 Hz 3747 Hz 3790 Hz 

 
圖 6.2 不同長寬比純巴沙木板在自由邊界下的模態圖(2) 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，邊界為完全自由 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
4096 Hz 

 
3877 Hz 3949 Hz 

 
4543 Hz 

 
4874 Hz 4920 Hz 

 
4775 Hz 

 
5056 Hz 5031 Hz 

 
4881 Hz 

 
5227 Hz 5102 Hz 

 
5893 Hz 

 
5333 Hz 5374 Hz 

 
圖 6.3 不同長寬比純巴沙木板在自由邊界下的模態圖(3) 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
5895 Hz 5397 Hz 5516 Hz 

 
5917 Hz 5745 Hz 5524 Hz 

 
5944 Hz 6085 Hz 6249 Hz 

 
6110 Hz 6457 Hz 6348 Hz 

 
6198 Hz 6552 Hz 6922 Hz 

 
圖 6.4 不同長寬比純巴沙木板在自由邊界下的模態圖(4) 
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碳纖三明治，心層為 2mm 巴沙木、面積=21.76cm2，邊界為完全自由 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

心層—巴沙木      面層—碳纖 
E1=3.7 GPa         E1=147.503 GPa            D11=2.65739 GPa-mm3 
E2=0.055 GPa       E2=9.223 GPa              D22=44.3798 GPa-mm3 
G12=0.01 GPa       G12=6.8355 GPa 
γ12=0.02           γ12=0.306 
θ=π/2              θ=π/2 

 
1117 Hz 1236 Hz 1310 Hz 

 
1846 Hz 1668 Hz 1572 Hz 

 
2212 Hz 2137 Hz 2110 Hz 

 
2347 Hz 2577 Hz 2720 Hz 

 
圖 6.5 不同長寬比碳纖三明治板在自由邊界下的模態圖(1) 
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碳纖三明治，心層為 2mm 巴沙木、面積=21.76cm2，邊界為完全自由 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
3040 Hz 3125 Hz 3196 Hz 

 
3552 Hz 3500 Hz 3315 Hz 

 
3843 Hz 3742 Hz 3598 Hz 

 
4028 Hz 3895 Hz 4109 Hz 

 
4049 Hz 4281 Hz 4326 Hz 

圖 6.6 不同長寬比碳纖三明治板在自由邊界下的模態圖(2) 
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碳纖三明治，心層為 2mm 巴沙木、面積=21.76cm2，邊界為完全自由 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
4536 Hz 4383 Hz 

 
4326 Hz 

 
4752 Hz 5210 Hz 

 
4441 Hz 

 
5136 Hz 5272 Hz 

 
5020 Hz 

 
5267 Hz 5295Hz 

 
5210 Hz 

 
5807 Hz 5458 Hz 

 
5314 Hz 

圖 6.7 不同長寬比碳纖三明治板在自由邊界下的模態圖(3) 
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碳纖三明治，心層為 2mm 巴沙木、面積=21.76cm2，邊界為完全自由 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
5931 Hz 5506 Hz 

 
5737 Hz 

 
5952 Hz 5915 Hz 

 
5748 Hz 

 
6144 Hz 6308 Hz 

 
6449 Hz 

 
6264 Hz 6526 Hz 

 
6516 Hz 

 
6286 Hz 6601 Hz 

 
6715 Hz 

圖 6.8 不同長寬比碳纖三明治板在自由邊界下的模態圖(4) 
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圖 6.9 平面揚聲器實體圖(系統 B) 

 

 
圖 6.10 邊界有彈簧的 ANSYS 模型圖 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
98.828 Hz 98.837 Hz 98.837 Hz 

 
431.067 Hz 504.626 Hz 553.226 Hz 

 
1266 Hz 1089 Hz 997.052 Hz 

 
1383 Hz 1254 Hz 1197 Hz 

 
1700 Hz 1949 Hz 2105 Hz 

圖 6.11 不同長寬比純巴沙木板在邊界有彈簧之下的模態圖(1) 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
2190 Hz 2299 Hz 2393 Hz 

 
3137 Hz 3277 Hz 3071 Hz 

 
3445 Hz 3354 Hz 3163 Hz 

 
3658 Hz 3525 Hz 3766 Hz 

 
3717 Hz 3747 Hz 3790 Hz 

圖 6.12 不同長寬比純巴沙木板在邊界有彈簧之下的模態圖(2) 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
4097 Hz 3879 Hz 3950 Hz 

 
4544 Hz 4875 Hz 4921 Hz 

 
4776 Hz 5057 Hz 5033 Hz 

 
4882 Hz 5228 Hz 5104 Hz 

 
5893 Hz 5335 Hz 5375 Hz 

圖 6.13 不同長寬比純巴沙木板在邊界有彈簧之下的模態圖(3) 
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純巴沙木，厚度 2mm、面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
5895 Hz 5397 Hz 5516 Hz 

 
5917 Hz 5745 Hz 5524 Hz 

 
5944 Hz 6085 Hz 6249 Hz 

 
6110 Hz 6457 Hz 6348 Hz 

 
6198 Hz 6552 Hz 6922 Hz 

圖 6.14 不同長寬比純巴沙木板在邊界有彈簧之下的模態圖(4) 
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碳纖三明治，面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
84.679 Hz 84.687 Hz 84.688 Hz 

 
1122 Hz 1241 Hz 1314 Hz 

 
1847 Hz 1670 Hz 1574 Hz 

 
2215 Hz 2139 Hz 2112 Hz 

 
2349 Hz 2579Hz 2721 Hz 

圖 6.15 長寬比碳纖三明治板在邊界有彈簧之下的模態圖(1) 
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碳纖三明治，面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
3041 Hz 3126 Hz 3197 Hz 

 
3553 Hz 3501 Hz 3316 Hz 

 
3844 Hz 3744 Hz 3599 Hz 

 
4029 Hz 3896Hz 4109 Hz 

 
4050 Hz 4282 Hz 4327 Hz 

 
圖 6.16 不同長寬比碳纖三明治板在邊界有彈簧之下的模態圖(2) 
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碳纖三明治，面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
4537 Hz 4384 Hz 4442 Hz 

 
4753 Hz 5210 Hz 5021 Hz 

 
5137 Hz 5272 Hz 5212 Hz 

 
5267 Hz 5296 Hz 5315 Hz 

 
5656 Hz 5459 Hz 5495 Hz 

 
圖 6.17 不同長寬比碳纖三明治板在邊界有彈簧之下的模態圖(3) 
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碳纖三明治，面積=21.76cm2，懸邊 K=500N/m，支承 K=500N/m 
長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
5932 Hz 5506 Hz 5738 Hz 

 
5953 Hz 5916 H 5749 Hz 

 
6144 Hz 5916 Hz 6449 Hz 

 
6265 Hz 6527 Hz 6516 Hz 

 
6287 Hz 6602 Hz 6716 Hz 

 
圖 6.18 不同長寬比碳纖三明治板在邊界有彈簧之下的模態圖(4) 
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圖 6.19 系統 B 之實驗聲壓圖 

 
 

 
圖 6.20 系統 B 之測量參數圖 



 78

30

40

50

60

70

80

90

1 10 100 1000 10000 100000Hz

db

exp

ANSYS

 
圖 6.21 系統 B 之實驗聲壓與分析聲壓 

 
 
 

 
圖 6.22 雷射測位儀之頻率-響應圖 
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圖 6.23 不同 α-damping 下的分析聲壓圖 
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圖 6.24 不同 β-damping 下的分析聲壓圖 



 80

30

40

50

60

70

80

90

10 100 1000 10000 100000

Hz

db

曲線1-沒加支承

曲線2-有加支承

 
圖 6.25 懸邊 K=500N/m，沒加支承與有加支承之分析聲壓圖 
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圖 6.26 懸邊 K=500N/m，沒加支與有加支承之實驗聲壓圖 
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914.438 Hz 818.494 Hz 623.058 Hz 

圖 6.27 不同長寬比之純巴沙木板產生彎曲模態的頻率 
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圖 6.28 振動板長寬比與自然頻率之間的關係 
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純巴沙木-不同長寬比
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圖 6.29 不同長寬比巴沙木板之分析聲壓圖(1) 
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圖 6.30 不同長寬比巴沙木板之分析聲壓圖(2) 
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長寬比=1.5：1 長寬比=1.8：1 長寬比=2.0：1 

 
d=14.904 mm d=16.566 mm d=18.048 mm 

長寬比=2.2：1 長寬比=2.5：1 長寬比=3.4：1 

 
d=18.532 mm 

 
d=19.668 mm d=23.062 mm 

圖 6.31 不同長寬比之純巴沙木板產生彎曲模態的節線位置 
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圖 6.32 振動板長寬比與節線位置的關係 
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圖 6.33 不同音圈半徑的分析聲壓圖(1) 
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圖 6.34 不同音圈半徑的分析聲壓圖(2) 
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圖 6.35 音圈半徑與節線位置比例、中音谷落差的關係 
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圖 6.36 振動板長寬比、節線位置與板子寬度的關係(巴沙木板) 
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圖 6.37 振動板長寬比、節線位置與板子寬度的關係(碳纖三明治板) 
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圖 6.38 振動板長寬比、節線位置與板子寬度的關係(發泡板) 
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圖 6.39 長寬比值為 2.5 的振動板在不同加強方法下之分析聲壓 
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圖 6.40 長寬比值為 1.8 的振動板在不同加強方法下之分析聲壓 
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圖 6.41 長寬比值為 4.33 的振動板加強結構之分析聲壓 
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圖 6.42 長寬比值為 4.33 的振動板加強結構之實驗聲壓 
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圖 6.43 不同巴沙木板的實驗聲壓圖 
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圖 6.44 不同楊氏模數下的分析聲壓圖 
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圖 6.45 不同剪力模數下的分析聲壓圖(1) 
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圖 6.46 不同剪力模數下的分析聲壓圖(2) 
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剪力模數(shear modulus)放大 10 倍的巴沙木板 
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圖 6.47 長寬比為 1.8 之巴沙木模態(1) 
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圖 6.48 長寬比為 1.8 之巴沙木模態圖(2) 
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