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摘        要 

 

 本文重點分兩部份。第一部份為彈性支承的研製，為解決傳統彈波在大

變形下其彈性係數呈非線性變化的問題，製作一碳纖片狀彈性支承，利用

最佳化程式對彈性支承之幾何形狀做最佳化設計，使揚聲器系統之最低共

振頻率降低，且能夠於大功率下穩定運動。由於本文使用圓形平面揚聲板，

其聲壓曲線在中音域 1kHz 附近有一聲壓落差，因此第二部份將利用立體加

勁方式加強揚聲板之剛性，使中音谷發生的位置往高頻移動，以增加揚聲

器在中低音域的實效頻寬。在理論分析上，利用有限單元軟體 ANSYS 研究

加勁振動板之振動行為，並比較不同加勁振動板振形與聲壓曲線的影響，

找出最適合之加勁長度，並以實驗加以驗證。 
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ABSTRACT 

 

Two parts are discussed in the thesis. The first part is the fabrication of the 

elastic dampers. In order to tackle the nonlinear problem of traditional damper’s 

translational stiffness, a plate-type elastic damper is developed for flat panel 

speakers. The shape of the plate-type elastic damper is optimally designed and 

carbon fiber epoxy composite material is used to make the plate-type elastic 

damper. The use of the plate-type damper can make the radiating plate vibrate 

steadily. For a circular flat panel speakers, there is a dip in mid frequency range 

on the sound pressure level (SPL) curve. Such dip can be harmful to the sound 

quality of the loudspeaker. Therefore, in the second part of the thesis a method is 

proposed to increase the plate stiffness and raise the frequency of the dip in mid 

frequency range. The finite element model of the loudspeaker is constructed 

through the FE software ANSYS. The mode shapes of the radiating plate with 

added carbon fiber epoxy stiffeners are analyzed using ANSYS. The appropriate 

lengths of the stiffeners are determined to expand the low to mid frequency 

range with flat response on the SPL curve. Experiments are performed to verify 

the feasibility of the proposed design method in the design of circular flat panel 

loudspeakers. 
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一、  緒      論 

 

1-1   前言 

    複合材料是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，其中以纖維強化的複合材料應用較廣，

此種材料在纖維方向具有相對於同等密度之材料較高強度、高勁度之特性,

所以可以透過不同疊層的角度或不同的疊層方式之設計來達到實際需求上

具備輕質量、高強度、設計上變化性大的材料。目前複合材料已被廣泛的

應用在航太、造船、飛彈、汽車、休閒運動器材等對於重量敏感及有高強

度需求的結構上。 

    近年來，受到電視與顯示器的平面化影響，所搭配的揚聲器也由傳統

之錐盆式揚聲器(圖 1-1)改為平面式揚聲器(圖 1-2)，而平面揚聲器的揚聲板

也逐漸由單一材料構成之振動板，改以玻纖或碳纖加勁之揚聲板取代。而

振動板之特性可說是揚聲器品質優劣的重要判斷因素之一。優異的振動板

必須有兩大特點，一為高剛性，使振動過程中之板變形量十分微小，進而

產生平穩之聲壓值；二為重量輕，能夠以較小之出力產生相同或更高之輸

出功率，即可減少輸入訊號之功率，而達到低耗電量、省電的優勢。 

    決定揚聲器品質優劣之另一個重點為其懸吊系統。揚聲器作動時為往

復的簡諧運動，必須提供一個穩定的懸吊系統使其音圈可以在磁隙中能夠

穩定的運動，不使音圈產生偏擺，而不至於產生不悅耳的雜音。以揚聲板

運動之方式可大致分為兩種區域。一為系統共振頻率（fo）附近之剛體運動，

 1



二為 fo 之後高頻揚聲板變形。當激振頻率到達系統共振頻率 fo 之後，因揚

聲板產生大位移，揚聲器才會有一個平穩之聲壓值，所以可以將 fo 稱為揚

聲器之起始頻寬，因此，若需要此揚聲器有良好的低音表現，必須將 fo 降

低至所需之目標。而揚聲板在受激振時，亦會發生共振模態，使得揚聲板

產生局部的變形，會產生不同的振幅與相位，因此揚聲板作動時不再是一

個剛體運動，若當有反相位振形發生時，會減少推動空氣的體積，因而降

低了聲壓，因此揚聲板之變形會對聲壓產生不良的影響。 

    傳統圓形波浪紋彈波(如圖 1-3)在大變形時的彈性係數，呈現非線性現

象，造成高瓦數及大衝程時揚聲器失真的效應；且在長時間往復振動使得

彈波上不織布以及熱塑膠有龜裂現象，為了解決這些缺點，本文目的在設

計一個揚聲器彈波，使其在低頻保持穩定振動輸出，討論重點為利用最佳

化程式去設計一個片狀彈性支承，並降低 值。另一方面研究碳纖支承的

立體加勁，有效地提高揚聲板的剛性與中音谷發生的頻率，使得揚聲器有

更大的實效頻寬。 

0f

 

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 Lamination 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 60 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)

比沿纖維方向的楊氏係數(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

材料板。為此，Mindlin 提出了一階剪變形理論 (The First-order Shear 
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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，而本文中使用之圓形揚聲板並不在厚

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，參考書藉作者為 Thomson[5]、王栢村[6]等。Demeter[7]則是介紹梁、

板等的非線性靜力以及振動理論。文獻 [8~11] 是介紹一般工程最佳化概

念，隨著複合材料的廣泛使用與結構可靠度評估而逐漸受到重視與矚目，

許多知名學者將工程最佳化運用在複合材料力學領域之相關研究，

Deobald、Gibson[12]及 Frederiksen [13] 以里茲（Rayleigh-Ritz）模態分析

方法及數值迭代方式、最佳化方式決定複合材料之彈性常數，而[14]則應用

最佳化方法識別不同型式彈性支承結構之系統參數。 

    對於聲學與聲壓計算方面，Morse[15]中推導出了聲源在空氣中傳遞之

聲壓方程式，在 Takeo[16]中引用出有限元素之聲壓方程式，而 Tan[17]中討

論了藉由促動器(actuator)主動控制對平板之聲場的影響，文獻[18]中陳述了

關於揚聲器量測的各參數的討論，文獻[19]中討論圓板之振動與聲傳，[20]

則是說明在不同位置附加質量對聲壓曲線的影響。 

    ANSYS 為泛用型有限元素分析軟體，已被廣泛應用於學術界與工業

界，包括結構應力、振動、熱傳、流體、電磁場、聲場等分析，文獻[21] 利
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用 ANSYS 模擬之平面揚聲器振動板材料參數對聲壓之影響。本文也將利用

ANSYS 分析振動板之自然模態與振形，結合聲壓計算，分析出揚聲器之聲

壓曲線，進而改善揚聲器之表現。 

 

1-3   研究方法 

    為了讓揚聲器的低音有更好的表現及更大的有效頻寬，本文以盡量壓

低揚聲器的起始頻率 為前提，研製出適合的揚聲器彈波，支撐住音圈、

振動板，使其能定向、定位，且保持固定方向的往復運動。而在第一個自

然頻率 之後，則因為振動板的振動模態變形，造成振動板推動的空氣有

正有負互相抵消，使得聲壓會有某一段突然下降，稱之為中音谷。為改善

中音谷問題，以往提高對振動板剛性的加勁方式是在整面巴桑木板上下各

黏一片碳纖基層板，此種兩片碳纖夾一層巴桑木的結構一般稱之為三明治

結構，但是由於加勁的面積及質量太大使得揚聲器感度下降，降低了整個

揚聲器的增益。而碳纖支承垂直加勁之慣性矩較平面加勁為大，更能有效

地抑制振動板因中高頻部份的變形造成的音谷。本文即是使用最佳化程式

去設計一個片狀彈性支承，使其在適當的振幅下彈性係數為線性範圍，改

善傳統彈波在大變形下的非線性影響；另一方面使用碳纖複合材料做立體

加勁方式提高振動板剛性，使揚聲器之實效頻寬增加，並討論其不同加勁

方式振動板振形與聲壓的影響。 

0f

0f

    在實驗部分，根據既定尺寸直徑 84mm 之揚聲板(如圖 1-2)，嘗試不同

加勁方式，並將最佳化設計出來的片狀彈性支承以碳纖在 150 度高溫熱壓

成形，組合製作出圓形平面揚聲器，利用 PULSE 訊號分析儀及 Polytec 

OFV350 雷射測速儀量測揚聲器系統之自然頻率，並由 LMS 聲壓頻譜儀量
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測聲壓曲線及阻抗，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；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 Fortran 程式所寫成的聲壓公

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，開始嘗試在不

同長度之ㄇ字形加勁，探討振形與聲壓之關係，以求平滑之聲壓曲線，再

由實驗驗證是否與分析吻合。 
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二、  複合材料疊層板的振動分析 

 

    由於本文使用之振動板直徑為 84mm，厚度為 2mm，符合一階剪變形

理論長厚比需大於 15 的條件，因此使用一階剪變形來進行分析。而求平板

之振動頻率常用的方法有兩種：瑞雷-黎次法(Rayleigh-Ritz method)以及有限

元素分析，本章將敘述一階剪變形平板理論之基本假設、應力與應變關係

以及兩種振動分析的基本理論。 

 

2-1   一階剪變形平板理論 

    一階剪變形理論 FSDT ( The First Order Shear Deformation Theory )來作

為積層板分析的基礎，其基本假設如下： 

    1. 板的長、寬為板的厚度的 15 倍以上。 

    2. 板的截面變形後仍保持平面。 

    3. 厚度仍保持不變，即 =0。 zε

    4. 板的變形量 u, v, w 很小。 

其位移場的假設如下： 

     t)y,(x,zθt)y,(x,uu x0 +=

              (2.1) t)y,(x,zθt)y,(x,vv y0 +=

     t)y,w(x,w =

而應變場如下： 
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0
6

0
6xy,yx,x0,y0,6

xx,5

yy,4

0
2

0
2yy,y0,2

0
1

0
1xx,x0,1

zκε)θz(θ)v(u
x
v

y
uε

θw
z
u

x
wε

θw
z
v

y
wε

zκεzθv
y
vε

zκεzθu
x
uε

+=+++=
∂
∂

+
∂
∂

=

+=
∂
∂

+
∂
∂

=

+=
∂
∂

+
∂
∂

=

+=+=
∂
∂

=

+=+=
∂
∂

=

    (2.2) 

其中 、v、w 分別代表平板在 x、y、z 方向之位移量，t 代表時間， 、

分別代表平板中間面在 x、y 方向上的位移，而

u 0u 0v

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 

    

yx
w2κ

y
wκ

x
wκ

2
0
6

2

2
0
2

2

2
0
1

∂∂
∂

−=

∂
∂

−=

∂
∂

−=

 

    而平板之應力應變關係如下： 

    155515 ××× = εσ Q              (2.3) 

其中 

    

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=
×

55

44

66

2212

1211

55

Q0000
0Q000
00Q00
000QQ
000QQ

Q          (2.4) 

且  
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)vv(1

EQ
2112

1
11 −
=          

)vv(1
vEQ

2112

122
12 −
=    

    
)vv(1

EQ
2112

2
22 −
=                 (2.5) 1266 GQ =

                         2344 GQ = 1355 GQ =

其中 為彈性係數， 為楊氏模數， 為蒲松比， 為剪力模數。 ijQ iE ijv ijG

    考慮單層平板(如圖 2-1)，其合力與合力矩為 

         (2.6) 
0
jij

0
jij

0
j

2h/2

h/2-

0
jij

2/

h/2- ijij

0
jij

0
jij

0
j

h/2

h/2-

0
jij

2/

h/2- ijij

κDεB)dzκz(zεQdzεzQM

κBεA)dzzκ(εQdzεQN

+=+==

+=+==

∫∫
∫∫

h

h

其中 

              (2.7) 

∫

∫
∫

−

−

−

=

==

=

h/2

h/2

2
ijij

h/2

h/2 ijij

h/2

h/2 ijij

dzzQD

)6,2,1,(zdzQB

dzQA

ji

上式 h 為平板厚度，h/2 即為薄板表面到中間面的距離，

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: 

)6,2,1,(D,B,A ijijij =ji

       (2.8) 

⎪
⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

+

+

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎪
⎪
⎪
⎪

⎭

⎪⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪
⎪

⎩

⎪⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

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
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2.2   瑞雷-黎次法(Rayleigh-Ritz method) 

    對於半徑為a公尺之彈性支撐圓板的情形，可模擬成如圖 2-2 所示，邊

界之彈性支承以橫向(Translation)及旋轉(Rotation)彈簧加以表示，此系統所

具有之最大應變能為 ，可表示如下： maxU

                (2.9) rtpmax UUUU ++=

    

{ } [ ]{ }

∫

∫

∫∫

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛
∂
∂

=

=

=

π

π

θ

θ

2

0

2

2

0

2

2

2

2
1

d
r
WkaU

dWkaU

dAWDWU

rr

tt

A

T
p

            (2.10) 

其中 、 、 各代表圓板之應變能、圓板邊界上彈性支撐之橫向及旋轉

應變能。 、 代表線性剛性(translational stiffness)和旋轉剛性(rotational 

stiffness)。而位移函數(deflection function)W 表示為下式： 

pU tU rU

tk rk

    { }

T

2

2

2

2

2

yx2
W
y
W
x
W

W

⎪
⎪
⎪

⎭

⎪
⎪
⎪

⎬

⎫

⎪
⎪
⎪

⎩

⎪
⎪
⎪

⎨

⎧

∂∂
∂
∂
∂
∂
∂

=             (2.11) 

而系統最大動能為 ，可表示為下式： maxT

    ∫∫=
A

22 AWh
2
1T dmax ρω            (2.12) 

分別將(2.10)、(2.12)無因次化，整理如(2.13)、(2.14)式： 

    { } [ ]{ }{∫∫=
A

T WDW
a
DU ηξ
α

dd
2
1

2
0

max  
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⎭
⎬
⎫

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛
∂
∂

++ ∫ ∫ θαθα π π2

0

2

0

2

r
2

t
0 r

k
D

k
D

dWadWa

0

3

          (2.13) 

    ηξλ
α

ddmax ∫∫=
A

22
2

0 W
a
D

2
1T           (2.14) 

利用 Rayleigh-Ritz method 將位移函數表示如下： 

    ( ) ( )∑∑
= =

ΨΦ=
0 0

),(
m n

nm
mnCW ηξηξ            (2.15) 

其中C 為待定係數， 、 )mn ( )ξ (ηΦ Ψ 係由 Gram-Schmidt 正交化法所產生的多項

式函數(polynomial function)，亦是所謂之形狀函數(shape function)。而其他

無因次化定義如下： 

    
a
x

=ξ   
b
y

=η   
b
a

=α  

    
2
1

0

42

D
ah ⎟

⎠
⎞⎜

⎝
⎛= ωρλ   

)(

3
1

0 112
hED
νν−

=
2112

 

故複合材料層板的總能量泛函Π可表示為： 

                                           (2.16) TU −=Π

    若以一階剪變形理論分析，此系統之最大應變能 ： maxV

                     (2.17) max p tV V V= + + rV

    

[ ] [ ]

[ ] [ ]

A

    Q

    [( ) ( )

                    ( )] A

T
p V

T

V

2 2 2 2
44 4 55 5 45 4 5 11 1 22 2 66 6

12 1 2 16 1 6 26 2 6

1V dV
2
1 dV
2
1 A A 2A D D D
2

2 D D D d

σ ε

ε ε

2ε ε ε ε κ κ

κ κ κ κ κ κ

=

⎡ ⎤= ⎣ ⎦

= + + + + +

+ + +

∫

∫

∫ κ

 

其中 
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4 y 5 x

y yx x
1 2 6

w w
y x

x y x

ε θ ε θ

θ θ
y

θ θκ κ κ

∂ ∂
= + = +

∂ ∂
∂ ∂∂ ∂

= = = +
∂ ∂ ∂ ∂

                    (2.18) 

    ∫=
π

θ
2

0

2
tt dWk

2
aV                          (2.19) 

    ( )
2 2

r n rS 0

1 a wV M dS k
2 2 r

π
dφ θ∂

= =
∂∫ ∫                        (2.20) 

而系統最大動能為 ： maxT

    

2
max

2

A

V

      ( )

      [( ) ] A

V

2 2 2 2 2 2
x yV

2
2 2 2

x y

1T dV
2
1 z z w d
2

h h w d
2 12

ρ

ρλ θ θ

ρ λ θ θ

=

= + +

= + +

∫

∫

∫

V            (2.21) 

故總位勢能可寫成 

               (2.22) maxP T RV V V Tπ = + + −

而 shape function 可整理如下： 

    
( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )
nm

ymny

lk
xklx

ji
wij

C

C

C

ηξ

ηξ

ηξ

ηξθ

ηξθ

ηξω

ΨΦ=

ΨΦ=

ΨΦ=

∑∑
∑∑
∑∑

,

,

,

          (2.23) 

將(2.23)代入(2.22)，並使用 Ritz method 求待定係數，令 

    ( ) 0
C

=
∂
∂

wij

π   ( ) 0
C

=
∂
∂

xkl

π   ( ) 0
C

=
∂
∂

ymn

π         (2.24) 

其中 NM,L,K,J,I,,0,1,2,nm,l,k,j,i, K=         

可求得系統之特徵方程式： 

    [ ] [ ]( ){ } { }02 =− CMK ω             (2.25) 

求解上式，可得ω即為無因次之自然角頻率。 
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2-3   平板之有限元素分析 

    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 kiiijijii

e e e

0dA}FδudVεσδ
2
1dVuρδu{ &&               (2.26) 

其中，每個節點都有五個自由度，我們以等參單元的形狀函數(Shape 

Function)來表示位移場： 

                  ii0 uNu = ii0 vNv = iiwNw =  

                                        (2.27) xiix θNθ = yiiy θNθ =

對各元素來說，其位移可用下式來表示： 

                  (2.28) ∑
=

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
m

1i

yi

xi

i

i

i

i

ii

ii

θ
θ
w
v
u

00N00
zN00N0

0zN00N

w
v
u

也可寫成： 

    i∇=∑
=

m

1i
i INu~                                            (2.29) 

其中m是每一個元素中之節點數， 是元素之形狀函數，iN I是一個 5×5 的

單位矩陣，  是節點位移， 。 i∇ T
yixiiiii }θ,θ,w,v,{u=∇

對(2.27)式的導數
y

,
x ∂

∂
∂
∂

可得： 

            ixi,x0, uNu = iyi,y0, uNu =  

             ixi,x0, vNv = iyi,y0, vNv =  

            ixi,x, wNw = iyi,y, wNw =                   (2.30) 
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             xixi,xx, θNθ = xiyi,yx, θNθ =  

              yixi,xy, θNθ = yiyi,yy, θNθ =     

將(2.30)式代入應變場： 

    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 +=+++=

∂
∂

+
∂
∂

=            (2.31) 

可得應變—位移關係如下： 

             (2.32) 

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎥
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

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

可寫成： 

    ][B][ε][ i∇=                                             (2.33) 

其中 

     ][NB][ i∂=

由有限元素法得知元素勁度矩陣為： 

                                      (2.34) ∫= v
T

e [E][B]dV[B]][K

其中[E]為材料特性矩陣。 
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再由(2.26)及(2.29)式，可用下列各式表示任意元素之各項虛功： 

    
eeTe

V ii M)(δdVuρδu
e

∇∇=∫ &&&&                              (2.35) 

    
ee

L
Te

V ijij K)(δ)dVε(σδ
2
1

e
∇∇=∫                          (2.36) 

    
eTe

A ii F)(δdAFδu
e

∇=∫                                 (2.37) 

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 是元素之點負載向量

(Vector of Element Nodal Force)。 

    而具邊界彈性支承平板之虛功方程式以 n 個元素加上 p 個邊界節點組

合可表示為： 

    
{ } 0

dA}FδudVεσδ
2
1dVuρδu{

1

n

1k
V V A kiiijijii

e e e

=++

−+

∑ ∫ ∫

∑ ∫ ∫ ∫

=

=

p

q
s s qqRqqqTq dskdsk δθθδωω

&&

      (2.38) 

將邊界彈性支承之虛功方程式可整理如下： 

    
SS

R
S

s qqRq

SS
T

S

s qqTq

kdsk

kdsk

θθδδθθ

ωωδδωω

)(

)(

=

=

∫
∫            (2.39) 

其中 S
Tk 、 S

Rk 代表邊界節點之線性剛性(translational stiffness)和旋轉剛性

(rotational stiffness)矩陣， Sω 及 Sθ 為邊界節點位移與旋轉角度矩陣，p 為邊

界節點總數。 

    最後將所有元素矩陣組合起來，則具邊界彈性支承平板之有限元素分

析模型的平衡方程式如下： 

    FKM =∇+∇&&                                      (2.40) 

其中M、K、F、∇分別代表廣義的質量矩陣、勁度矩陣、載荷向量和位移
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向量。接下來說明外力為零以及受外力時的振動系統。 

 

2-4  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： 

               (2.41) 0}X]{K[}X]{M[ =+&&

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 

                 (2.42) iwte}{}X{ Φ=

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

其中 為實向量； 為簡諧運動之角頻率；}{Φ ω 2ω=λ 。代回式(2.41)可得： 

              (2.44) }0{e}]){M[]K([ iwt2 =Φω−

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

               (2.45) 0|]M[]K[|det 2 =ω−

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，求解上式即

可得平板之自然頻率，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 ΦΦΨ =  
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2-5   受外力的振動系統 

    假設此系統具有比例阻尼(Proportional Damping) 

    ]K[]M[]C[ β+α=      (2.46) 

其中α、 將以下述之 Bandwidth Method 和 Rayleigh Damping 取得： β

 

 (一)Bandwidth Method 

    如圖 2-3 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 /peak 2 之交點。利用下式

求得共振頻率之阻尼比： 

    2

2 1

1f f
f f

ξ −
=

+
                                           (2.47) 

ξ為此共振頻率之阻尼比。 

 

(二)Rayleigh Damping 

    由 Bandwidth Method 得到每一共振頻率相對應之阻尼比後，可從任二

組共振頻率響應得到系統阻尼比(如圖 2-4 所示)。利用下式可以求得系統

α-damping 和 β-damping： 

    ( )( )
i

i
i2 2

αξ β Ω= +Ω                   (2.48) 

    iξ ：第 i 個模態之阻尼比 

    :第 i 個模態之角自然頻率 iΩ

    α：與質量矩陣有關的阻尼比 

    β：與勁度矩陣有關的阻尼比 
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    振動系統之運動方程式可寫為： 

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

因為[M]、[K]、[C]為實對稱矩陣，所以我們可將其對角化為： 

     
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

0
m

0
]][M[][ 2

r
T

                        (2.50) 
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

0
k

0
]][K[][ 2

r
T

     
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
=ΨΨ

O

O

0
c

0
]][C[][ 2

r
T

我們將{X}= {x}代入(2.49)式並乘上][Ψ T][Ψ 可改寫成為： 

    t{F}sin][]{x}[k}x]{[c}x{]m[ T
rrr ϖΨ=++ &&&    n,...,2,1r =    (2.51) 

即可求得 

    ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
η+η−

η
+

η+η−
η−

= 2
r

22
r

2
r

22

2

r

r
r )c2()1(

c2j
)c2()1(

1
k
Fx       (2.52) 

其中 / rη ω ω=  

    因此，系統響應{X}可得: 

    {X}= {x}=                           (2.53) ][Ψ rr

n

1r
x}{∑

=

Φ
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三、  有限元素分析模擬與聲壓計算 

 

    上一章敘述求解振動板自然模態與頻率響應之方法，而本文為求計算

速度以及正確性，將利用有限元素分析軟體 ANSYS 做揚聲器模擬。本章先

是敘述整個 ANSYS 模型的建立方式、實驗上分析參數的取得，還有陳述

ANSYS 分析模擬揚聲器聲壓曲線時所需要的聲壓公式，最後驗證 ANSYS

模型的正確性。 

 

3-1   ANSYS 有限元素模型之建立 

3-1.1  模擬元素之選擇 

    本節在陳述 ANSYS 有限元素模擬分析揚聲器振動板的過程，其中振動

板部份為單層 2mm，將選用符合一階剪變形理論的殼元素 Shell 99 來模擬。

懸邊以及彈波則是以彈簧元素 Spring-damper14 並配合質點元素 Mass21 模

擬彈性係數以及質量，音圈部份則以殼元素 Shell99 加上質點元素 Mass21

模擬，而對設計的彈性支承將選擇可計算大變形的殼元素 Shell93。而彈性

支承的設計以及揚聲器的製作將於第五、六章介紹。 

 

3-1.2  ANSYS 模型建立步驟 

前處理部份： 

1. Preprocessor → Element type：選擇振動板 Shell99(K11=node at bot 

face)，音圈元素 Shell99，彈簧元素 Spring-damper 14，音圈、支承材

料的質點 Mass21。 

2. Preprocessor → Real constant：設定元素之參數、彈簧常數、質量參數
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等。 

3. Preprocessor → Material Props → Material Models：設定振動板、音圈

以及碳纖彈波之材料性質，如表 3-1。 

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

5. Preprocessor → MeshTool：選擇各面積之元素參數、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 → Create → Keypoints →on Node：逐一點選

音圈、懸邊部份的位置建立 Keypoints。 

9. Preprocessor → MeshTool：選擇音圈、懸邊、彈波的元素參數。 

10. Preprocessor → Coupling/Ceqn → Coincident Nodes：選取彈波以及彈簧

固定端 nodes 限制其自由度。 

    建立完成的模型(如圖 3-1 所示)。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。 



 20

13. Solution → Solve → Current Ls：求解。 

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

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

自然頻率。 

16. 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。 

分析聲壓部分如下： 

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 → 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。 

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

尼α 、 β 的值。 

14. Solution → Load Step Opts → Time/Frequenc → Freq and Substps：輸入

欲分析頻率響應之頻寬。 

15. Solution → Solve → Current Ls：求解。 

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

相角。 

    由上面簡諧激振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) 
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3-2   ANSYS 模擬分析中各參數之取得 

    ANSYS 分析模擬上的質點元素、彈簧元素的各參數和模擬音圈激振的

施力皆可由實驗取得。如圖 3-2、表 3-2 為圓形平面振動板揚聲器的阻抗圖

和參數值，以下的討論將使用到參數值中的 Mms、Cms 和 BL 值，其實驗

過程將在第五章中做敘述。而系統 α-damping 和 β-damping 也可從阻尼量測

實驗中陳述的方法取得。 

 

3-2.1  質點元素的參數 

    質點元素方面，音圈、支承材料質量可在組裝前直接以電子秤量測，

然後將振動板、音圈、支承材料的所有的質量加總再和參數值中的 Mms 值

作比較和驗證，實驗中量測加總的質量和 Mms 的值是吻合的，其中 Mms

值是揚聲器振動板系統之重量，因此可以確認所有的質點元素的參數值是

可以給定的。 

 

3-2.2  彈簧元素的參數 

    彈簧元素方面，彈簧彈性係數的給定可由參數中的 Cms 值計算出來，

其中，Cms 值指的是系統柔度（compliance）即每牛頓力將可產生的位移。

由參數中 Cms=1312.4，所以: 

    彈簧彈性係數（k）=106/Cms=106/1312.4=761.96 

    單位：（牛頓/公尺） 
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3-2.3  激振力的給定 

    激振器施力方面，第五章中有提及激振力 F=BLI，而 BL 值也可由參數

中取得，I 值為流過激振器線圈的電流，由於線圈阻抗 R 可由三用電錶量出，

而本文量測聲壓時使用標準的量測功率為一瓦，再由公式 W=I2R(其中 W 為

功率，I 為電流，R 為阻抗)即可計算出 I 值，因此分析中激振力也是可給定

的。 

 

3-2.4  阻尼比的給定 

    如圖 3-3 為阻尼量測試驗時量測振動板中心點各頻率的位移圖，文獻

[21]中有討論以不同之阻尼比比較聲壓曲線研究，發現阻尼比對聲壓曲線並

無嚴重之影響，且 α-damping 對低頻影響較大對高頻沒什麼影響而

β-damping 對高頻影響較大對低頻沒什麼影響，因此，本文取了兩個頻率來

計算 α-damping 和 β-damping。其中，包括低頻的第一個自然頻率（如圖 3-3a）

忽略 β-damping 的影響來計算 α-damping，還有在高頻區 10KHz 之後找一個

明顯的突起（如圖 3-3b）忽略 α-damping 的影響來計算 β-damping。 

在第一個自然頻率忽略 β-damping 的影響來計算 α-damping 由式 2-47、2-48

可得: 

    
( )
( )

04.168
5444168

4168

=
×

=
+
−

=

α
π
αξ            (3.1) 

在 10KHz 後自然頻率忽略 α-damping:的影響來計算 β-damping： 

    
( )
( )

61046.2
2

102702
915010730
915010730

−×=

××
=

+
−

=

β

πβξ
         (3.2) 
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3-3   聲壓的計算及應用 

    依照上述 3-1、3-2 節中敘述的 ANSYS 模型建立的方式和建立 ANSYS

模型過程中需要參數的取得，所建立的 ANSYS 模型做簡諧激振分析，可以

得到振動板上各節點的座標和各頻率下各節點的振幅、相角(如 3-1.2 節中

的結果所述)，將以上 ANSYS 模擬得到的數據代入本節所推導的聲壓公式，

即可得到振動板在各頻率下的聲壓，即可依此畫出聲壓曲線。 

    對平面波而言，一維波動方程式為 

    2

2

2

2

t
p

c
1

x
p

∂
∂

=
∂
∂              (3.3) 

其中 c 為聲音之速度，在常溫 C24° 時，c=343m/s。利用特徵曲線法(method 

of characteristics)可求得 

    )ctx(f)ctx(f)t,x(p 21 ++−=  

上式 1f , 2f 為任意函數，對於諧波聲場，可直接求解 

    0p~
cdx

p~d 2

2

2

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ω+             (3.4) 

令
c

k ϖ
= ，為波數(wave number)，可求得 

    ikxikx eB~eA~)x(p~ += −             (3.5) 

還原成時間域的表示法 

    )kxt(i)kxt(i eB~eA~)t,x(p +ω−ω +=           (3.6) 

其中A~ ，B~ 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∂
∂

+
∂
∂    (3.7) 
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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，所以可忽略與角度相關的項，所以式(3.7)可以簡化

成 

    2

2

22

2

t
p

c
1

r
p

r
2

r
p

∂
∂

=
∂
∂

+
∂
∂            (3.8) 

其中 r 為點聲源距量測點的距離。 

    將上式改寫成： 

    )rp(
tc

1
r
1)rp(

rr
1

2

2

22

2

∂
∂

=
∂
∂  

故 

    2

2

22

2

t
)rp(

c
1

r
)rp(

∂
∂

=
∂

∂             (3.9) 

    觀察(3.9)式的形式，可以發現它的形式和前面的一維波動方程式是一

樣的，所以其解為 

    )ctr(f)ctr(frp 21 ++−=  

所以 

    )ctr(f
r
1)ctr(f

r
1)t,r(p 21 ++−=          (3.10) 

而一個點聲源只會發出外傳波(outgoing wave)， 

    )ctr(f
r
1)t,r(p 1 −=             (3.11) 

對於簡諧球面波(harmonic spherical wave) 而言， 

    
)krt(ie

r
A)t,r(p −ω=

            (3.12) 

對面積為 sδ 的微小振動板而言，距離振動板 r 的聲壓可由 Rayliegh’s first 

integral 計算出來，積分形式如下 
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    )]krtω(i[dair e)
rπ2

sδuωρi()t,r(p −=           (3.13) 

對一塊振動板而言，聲壓為： 

    ∫
−

=
s

ikr
dtωiair dS

r
e)t,r(ue

π2
ωρi)t,r(p          (3.14) 

設 )krtω(i
d Ae)t,r(A −= ，則 )t,r(AωiAeωi)t,r(u d

)krtω(i
d == −  

所以 

    ∫
−−

=
s

ikr
dtiair dS

r
etrA

etrp
),(

2
),(

2
ω

π
ρω         (3.15) 

    
i

krti

i
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air

r
SetrAtrp Δ

×
−

= −∑ )(
2

),(
2

),( ω

π
ρω         (3.16) 

    
i

i
i

id
air

r
SkrttrAtrp Δ

−×
−

= ∑ ))cos(),((
2

),(
2

ω
π
ρω       (3.17) 

    現在假設聲源的力是簡諧激振的模式,並且其簡諧激振響應的解採用穩

態解。並考慮聲音接收處是位於垂直中心點 r 處，接收時間考慮使用的頻率

區間，則: 

    ( )
i

ii
i

ii
air

r
SkryxAfreqP Δ

−×
−

= ∑ ))cos(),((
2

.
2

θ
π
ρω       (3.18) 

其中 )t,r(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為當

時之激振頻率， iθ 為板子當時之相位角，r i 為量測點與振動板表面元素ΔS之

距離(如圖 3-4)，k 為波數( )c
ω ， 1i −= 。其中 A(x i ,y i )、 iθ 、r i 的結果可由

有限單元分析軟體 ANSYS 進行簡諧激振響應分析得到。 

    在實務上，通常量測聲音使用的尺度是分貝(decibel)符號是(dB) ，它基

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。 
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    聲壓位準(Sound Pressure Level) 

    )
P
P

log(20SPL
ref

rms=            (3.19) 

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 ⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡= ∫−           (3.20) 

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。 

 

3-4  ANSYS 模型之驗證 

3-4.1   模擬元素的選擇 

    由參考文獻[2]中的板結構驗證，其尺寸為延著纖維方向為 1.83 公尺、

垂直纖維方向為 1.22 公尺、厚度為 0.0064 公尺，材料常數和密度(如表 3-3)，

而其三明治板的邊界條件為簡支承(simple support)。以此相同的尺寸、材料

常數、支承條件，再以不同的 ANSYS 元素作自然頻率的模態分析取其前六

個頻率與文獻中的結果做比較(如表 3-4)。由表中比較結果可得，理論基礎

為一階剪變形的元素 Shell99 分析結果一致。 

 

3-4.2  非線性懸臂梁模擬的驗證 

    因使用最佳化程式去設計彈性支承的過程有使用 ANSYS 作彈性支承

的靜力分析，為了避免在非線性情形下模擬錯誤，故先對 ANSYS 做懸臂梁

靜力分析，並與文獻[7]中的問題做比較。分別選用 Beam3 以及 Shell93 對
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同樣的懸臂梁做比較，其中長度 L 為 25.4m，EI=516.541Nm2，在不同施力

下之位移經 ANSYS 模擬的結果如表 3-4。表中左為[18]之數據，接下各行

分別為 Beam3 未開大變形指令、Beam3 將大變形指令打開以及使用殼元素

Shell93 模擬之靜力模擬數值。由圖 3-5 可知使用 Beam3 且將大變形指令打

開以及 Shell93，與文獻[7]之數值非常接近，而小變形之數據僅為線性變化。

可知 ANSYS 模擬非常準確，故接下來對彈性支承的幾何形狀做最佳化分析

時將使用 Beam3 且將大變形指令開啟，而對揚聲器聲壓模擬之片狀彈性支

承使用 Shell93。 

 

3-4.3   聲壓模擬的驗證 

    經由前面兩節陳述可得知整個揚聲器的振動系統在模擬分析上，是由

揚聲板 Shell99 的殼元素、音圈由殼元素 Shell99 以及質點元素 Mass21、懸

邊由 Spring-damper 14 的彈簧元素和質點元素 Mass21，彈波由殼元素

Shell93 所組成。先選定由傳統彈波製作以純巴桑木為振動板之揚聲器，組

裝後量測聲壓曲線。再與 ANSYS 中建立之相同模型，計算出各節點位移與

相角，經由聲壓公式計算後所得之曲線，互相比較兩條曲線，如圖 3-5。可

得知實驗和分析模擬出來的兩條聲壓曲線有相同的趨勢，由此可實驗驗證

出此 ANSYS 模型是具參考價值的，雖有些許的不同但趨勢大致上是相同

的，其主因為巴桑木為天然材料，材料常數並非一穩定值。 

 

 



四、  最佳化總域極小化理論 

 

    「最佳化方法」是指找出問題其「最好的解決方案」的方法。此法已

被廣泛運用在解決數學、應用科學、工程、生物科技、商業和管理等領域

的最佳化問題上，例如在工程上，考量產品尺寸選用材料組合、成本、強

度等因素；在商業和管理上，有關排班表、投資組合、人員與物流管理等，

都是最佳化的問題。另外，尤其是有些領域上的問題是沒有解析解的，或

是問題同時有太多的考量因素與條件時，都可以將這些棘手的問題轉換變

成數學模式的最佳化問題，再藉由電腦的計算和模擬，而獲得解答。本章

將簡明地敘述這個方法及最佳化演算法的基本概念。 

    有關求解最佳化模型的數值方法，可以沒有限制條件和有限制條件來

區分。首先考慮「沒有限制條件」：(一)單變數函數最小值搜尋，這是多變

數目標函數最小值演算法的基礎，而其方法有解析解方法求函數一次微分

為零的解；若一次微分很難求得、不存在或不連續時，應用數值迭代方式

直接求解的零次方法，如二分法的「費邦那西搜尋」(Fibonacci Search)、「黃

金分割搜尋」(Golden Section Search)和割線法(Secant Method)；或使用二次

方法的多項式近似法之「牛頓法」等。(二)多變數函數最小值搜尋，其方法

有「零次方法」的隨機搜尋法、前面提到的「費邦那西搜尋」、「黃金分割

搜尋」；或使用一次、二次之直線搜尋(Line Search)法，如「準牛頓法」

(Qusi-Netwoon Method)、「牛頓法」(Netwoon Method)。接下來則是考慮「有

限制條件」：(一)單變數函數最小值搜尋，其方法有直接搜尋法(多項式近似

法、費邦那西搜尋法與黃金分割搜尋法)；或懲罰函數(Penalty Function)法配

合循序無限制(Sequential Unconstrained)條件最小化技巧，將問題轉換為無
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限制條件最佳化問題。(二)多變數函數最小值搜尋，其方法有「直接搜尋法」

的可行方向法、梯度投影法；應用「懲罰函數法配合循序無限制條件最小

化技巧」將原先的有限制條件的非線性問題，轉換成一系列的無限制條件

最佳化問題；線性規劃法(Linear Programing，LP)；或是循序線性規劃法

(Sequential Linear Programing，SLP)與循序非線性規劃法(SNLP)等。 

 

4-1   最佳化設計 

    在工程設計上，整個設計的流程其實很自然的包含了迴圈形式的迭代

過程。設計者經由不斷地深入了解問題，思考解決方法、而產生了各種新

的方案，再藉由不斷的試驗評估其可行性，最後在有限的時間和資源條件

限制下，找出一個最好的解決方案，而這其實就正是最佳化設計的流程。

最佳化設計乃是尋找一組變數 x ，而 nx X R∈ ⊂ ，使得在受某些限制條件

下或在不受限制條件的系統模式(目標函數)F(x) 能夠達到最佳性能(目標函

數之最大值或最小值)。最佳化設計的程序，是先經由有系統的整理相關領

域知識後，再將實際問題建立成正確的最佳化數學模型，再以數值方法求

解最佳的解，數值方法概以沿著搜尋軌跡做反覆迭代來改變設計變數的值

以達到目標函數之最佳解。而最佳化設計其數學標準形式描述如下： 

    Minimize          (4.1) ),.......,()( 21 nxxxFxF =

     s.t.   ( ) pjxxxh nj ,,2,1;0,,, 21 LL ==

     ( ) mkxxxg nk ,,2,1;0,,, 21 LL =≤

     nixxx iuiil ,,2,1; L=≤≤

其中 n、 p 和 m 分別為設計變數、等式限制條件及不等式限制條件之數目，
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ilx  和  則為設計變數之合理上、下限制容許值(Lower Bound and Upper  

Bound)。 

iux

    而本文研究之片狀彈性支承幾何形狀設計，牽涉到相當多的變數，且

目標函數為非線性，都增加了總域極小值收斂的困難及不可靠度。因此，

文中將應用廣義拉格蘭吉乘子法(Augmented Lagrange Multiplier Method)將

原始受限制條件問題先轉變成無限制條件的問題，再配合隨機多起始點的

方法(Multi - Start Method)及貝氏分析法(Bayesian Approach)所發展的總域

極小值演算法[10]進行最佳化設計。此演算法是基於運動質點在保守力場中

能量守恆觀點，在無限制條件下的目標函數 F(x)(即位能值)，應用多起始點

搜尋最小位能，若起始點落於 *
1 2 3 4R Y Y Y Y= ∪ ∪ ∪ 內，皆可成功搜尋到目

標函數之總域最小值 (如圖 4-1 所示）。 *X

 

4-2   多起始點方法 

    一般最佳化方法，是採用單起始點方式來搜尋極小值，而其所獲得之

極小值亦僅是區域局小值，並無法確認是否獲得總域之極小值。而本文之

方法正是要改善此一困境，利用隨機多起此點搜尋方式，可以增加搜尋獲

得上、下限範圍內之各個區域極小值的機會。且以能量守恆的觀念來計算

出目標函數值(亦即為質點位能)，其迭代過程容許目標函數些微上升的解，

使目標函數可從區域極小值中跳脫，找到總域極小值，詳如 4-3 節之區域極

小化程序所述。 

    在最佳化設計中取多起始點的方法，乃是針對設計變數 ix 的合理區間

(上、下限)內，利用隨機取樣的方式取出一系列的起始點，並且以此為開始
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做搜尋軌跡方式，找出其區域極小值。而在文中取多起始點的方式，乃應

用 IMSL 軟體的 RNUN 副程式，對設計變數 ix 於上、下限區間範圍內，

以隨機取樣的方式選取初始猜測值。如此我們可以找出一些區域極小值  

以及對應的區域極小點 j

jF

x 。接著我們要從中找尋總域極小值 *F ，其須滿足

下列的式子： 

                 (4.2) }min{*
jFF =

 

4-3   區域極小化程序 

    由多起始點之方式，隨機找出初始值 x ，而 nx X R∈ ⊂ ，使用搜尋軌

跡方式是基於單位質量的質點在 n 維保守力場中的運動方程式及初始條

件而來，如下所示： 

    
( ) ( )( )
( )
( ) 00

00
xx

x
txFtx

=
=

Δ−=
&

&&

             (4.3) 

然後以能量守恆的觀念來計算出目標函數值，其中  為質點位能，

也是計算中的目標函數(如圖 4-1 所示)，

( ( ))F x t

x&、 x&&分別表示質點在 n 維空間上

的速度與加速度。 

將(4.3)式乘以 ( )x t& ，可以得到 

    21 ( ) ( ( )) ( )
2

Td x t F x t x t
dt
⎛ ⎞ = −∇⎜ ⎟
⎝ ⎠

& &          (4.4) 

再將(4.4)式對時間 t 做積分，範圍從 0 到 t，便可得到能量守恆關係式。如

下列式子所示： 

    2 2
0

1 1( ) ( ( )) (0) ( (0)) ( )
2 2

x t F x t x F x F x+ = + =& &      (4.5) 
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下列以三個條件來判別質點行進方向或停止搜尋：             

(1) 當條件式 0  成立時： TF x−∇ >&

    當質點的加速度與速度分量乘積合為正時，可視為加速度與速度是同

方向，表示質點將沿著搜尋軌跡下降最快的方向移動。此時位能減少，則

動能持續增加，而目標函數值將會降低，質點行進方向以迭代法來改變，

所以 x 值經過 k 次迭代後的改變值如下： 

    1k k kx x x+ = + Δ& t

1

 

    1 ( )k k kx x F x+ = − ∇ Δ& & t+            (4.6) 

其中； ，  及時間步階0x 0x& tΔ 皆已給定。所以由上式亦可滿足近似之能量

守恆關係： 

    

2 2 2
1 1 1

1 1 1( ) ( ) ( ) ( )
2 2 2

1 ( ) ( )
2

k k k k k

T
k k

2x F x x F x F x t

x H x x

+ + ++ = + + ∇

− Δ Δ

& &

%

Δ
   (4.7) 

其中； )~(xH  為黑森矩陣（Hessian  Matrix）。 

             (4.8) 1 (0 1)k kx x x r r+= − Δ ≤ ≤%

(2) 若條件式 0  成立時： TF x−∇ <&

    表示質點的加速度與速度是反方向，此時表示質點位能增加，則動能

減少，所以質點軌跡移動的方向應往相反方向搜尋。 

(3) 臨界點的判斷： 

    若以  當做在此搜尋軌跡中所找到的最低位能，且目標函數滿足下

列兩個條件之一時，就得終止搜尋軌跡，並將此軌跡當做區域最小值的變

數值。其目標函數滿足的兩個條件之一如下： 

tF
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    0( ( )) ( ( ) )t tF x t F F x Fα− > −  

    2
1

1 (1 )( ( ) )
2 kT x F x Fα+= < − −& 0 t          (4.9) 

其中α  為給定之參數值，而在本文中 α  值為 0.95，區域極小化流程如圖

4-2 所示。 

 

4-4   總域極小化理論 

    藉由多起始點方法及區域極小值的計算，可得到一系列的區域極小

值。再利用貝氏分析方法(即為(4.10)不等式)做為判斷的標準，來決定總域

極小值，總域極小化流程如圖 4-3 所示。其方法為先找出第一個區域極小值 

F(x)，然後再依照尋找區域極小值的方法找出區域最小值 。將 值

與 F(x)值做比較取較小值，再從比較之中找出一個臨時總域最小值 。

在尋找過程中，區域極小值 落在臨時的總域極小值 的收斂範圍內

則算成功一次。所以在 n 次的隨機取樣次數中，若有 r 次均落在 值

的收斂範圍內時，且機率大小必需滿足(4.10)不等式，則可將 視為總

域極小值

ˆ ( )F x ˆ ( )F x

* ( )F x

ˆ ( )F x * ( )F x

* ( )F x

* ( )F x

( )F x 。 

    ( ) ( )[ ] ( ) ( ) ( )
( ) ( )

**

!!12
!2!11,Pr q

rnn
rnnrnqxFxF ≥⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−+
−+

−=≥=          (4.10) 

其中本文取 之值為 0.99。當時  則視為收斂，則可得到總域極

小值

*q *( , )q n r q≥

( )F x 及其對應之最佳設計變數值 x。 
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4-5   廣義拉格蘭吉乘子方法 

    廣義拉格蘭吉乘子法(Augmented Lagrange Multiplier Method)(簡稱 A. L. 

M.)[13]其主要的目的是要將原始問題中的等式及不等式的限制條件先加上

放鬆變數，再與等式限制條件，各別乘上一個拉格蘭吉乘子，加入原始的

目標函數中，如此原始具限制條件的目標函數 F(x)，將變成無限制條件的

新目標函數 ( )px γημψ ,,, ，A.L.M.區域極小化流程如圖 4-4 所示。本文研

究是以 A.L.M.、多起始點、總域極小化理論程序，將其運用在碳纖彈性支

承的幾何形狀設計。 
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五、  片狀彈性支承之最佳設計 

 

    平面揚聲器振動板主要以振動板的剛體運動與振動板的變形兩種效應

產生聲音，也因為激振器推動振動板，使振動板表面元素推動空氣產生振

動，進而產生聲壓。由於振動板之振形有凹有凸(如圖 5.1)，所以產生之空

氣速度亦有正有負，因此聲壓才有高低起伏的現象。一般在 1000Hz 左右會

產生一個起伏較大的聲壓變化，稱之為中音谷，在一條平滑的聲壓中，中

音谷的出現將使聲音在此部份聲壓下降，導致揚聲器無法表現出所有頻率

的聲音而影響揚聲器的品質。 

    揚聲器單體的基本結構(如圖 5.2)可分為振動板、音圈、磁鐵、懸邊以

及彈波。由電磁學的電能轉為力學能的公式為 

    F=IBL               (5.1) 

其中 F 為激振力(N)，B 為磁場大小(Tesla)，I 為電流大小(A)，L 為線圈長(M)

振動板由音圈電磁力產生推力 F，來激振揚聲器振動板。而懸邊與彈波主要

功能為維持揚聲器穩定振動，也是影響揚聲器彈性係數的主因。 

    在剛體運動方面，可由振動學的單一自由度公式： 

    
M
K

2π
1

0 =f              (5.2) 

估算最低共振頻率 ，其中 K 為系統之彈性係數、M 為系統質量。聲壓-

頻率曲線在 之後開始有較平穩的聲壓值表現，故稱 為一個揚聲器的實

效頻寬起始點。且 之後彈簧的影響降低，而剩振動板質量、剛性與力量

的物體運動關係，所以在一定的激振力下降低彈性支承的彈性係數、增加

振動板的剛性和減低質量將是改善揚聲器使其聲壓-阻抗曲線更加平緩的關

0f

0f 0f

0f
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鍵。本章內容先介紹彈性支承的功能、傳統彈波及以往彈性支承的缺點，

接著陳述片狀彈性支承幾何形狀的最佳化，並將最佳化製作出的彈性支承

與以往的比較其改善情形。 

 

5-1   彈性支承之功能 

    在傳統錐盆揚聲器中，懸邊以及彈波是主要影響彈性係數的結構，除

了讓錐盆能夠藉音圈的控制而前後運動，並且使錐盆能在運動完畢後歸回

原位，簡而言之，支承的主要功能就是兼具彈性、定向和定位。ㄧ個好的

揚聲器彈性支承的彈性係數要越小越好，使得揚聲器的起始頻率 fo 下降，

但是越低的 fo 將造成越大的振幅，且運動過程中的穩定度勢必大大的下

降，ㄧ個好的揚聲器支承的設計，就是在降低振動系統 fo 為前提下，能保

持振動板定向穩定運動，且在往復過程中能將振動板和激振器之間定位，

使音圈不至於和磁鐵產生磨擦，而產生不穩定的運動，並且在低頻的大振

幅下，能給予振動板穩定的支承力，使得揚聲器在低頻時能有更真實的表

現。 

    彈波為定位音圈使其在磁隙中穩定運動的機構，而其作法通常是以纖

維布加上適量膠壓製，為了增強其彈性，設計成具波浪紋路，如圖 1-3。但

當揚聲器需要有更大的衝程時，彈波的直徑勢必要增長，較不適合長形揚

聲器之製作，且在低音承受稍大一點振幅時，及呈現出明顯的非線性的彈

性變化(如圖 5-3)，這對揚聲器低音的原音重現有非常大的不良影響。由於

揚聲器作動時為往復的週期運動，所以彈波本身要能夠有良好的抗疲勞

性，傳統彈波在長時間振動下其不織布以及熱塑膠會有龜裂現象影響其彈

性與定位效果，而且彈波黏著於音圈上，會將重量附加於其上，為了使聲
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壓位準有較高之表現，所以必須選擇質量輕的材料。綜合以上，彈性支承

材料的選擇有兩大重點，一為抗疲勞性；二為質量輕。先前的設計為使用

塑膠薄片作為支承材料，但其不耐疲勞，若經常時間振動，塑膠片容易會

在轉折處發生破裂而導致失效。因此，最後的材料選為由碳纖與 PE 薄膜所

組成之複材結構，其滿足了耐疲勞與質量輕之兩大重點。 

 

5-2   碳纖片狀彈性支承 

    先製作幾何形狀簡單的ㄇ字型支承，製作方式如下： 

1. 首先由冷凍庫中取出複合材料預浸材，並在室溫下靜置 12~14 小時。

2. 將預浸材依需要的疊層數目、角度和大小剪裁、堆疊。 

3. 在鐵板上依序放置輔助材及複合材料(如圖 5-4)，並抽真空，再將模

具送上熱壓機(如圖 5-5)，依加溫時間-溫度關係及溫度-壓力關係(如

圖 5-6)來控制複合積層板成型條件。 

4. 等時間一到，關掉熱壓機的溫度，使模具在室溫下自然冷卻，待冷卻

到室溫時，再將碳纖支承取出，即製作完成，如圖 5-7。 

    依上述方法即可製作出所需的彈性支承，而這種ㄇ字型彈性支承也能

提供良好的彈性。但經拉伸實驗發現，ㄇ字型支承有一缺點為，振動板往

外與往內之彈性係數並不一致，如圖 5-8。振動板往外時，由於ㄇ字型支承

垂直段受拉力不易變形，只能藉由水平段提供變形，如此導致彈性係數較

大，而往內時，ㄇ字型支承垂直段受壓力會往側向彎曲，增加了柔軟度，

因此導致彈性係數較低。在彈性支承往外與往內彈性係數不同之情況下，

振動板運動並不對稱，如此會使聲音聽起來有跳動的感覺。 

    為解決此問題，於是在ㄇ字型支承水平段上增加了波浪設計，提高其
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變形能力，依照同樣方式壓制出波浪形彈性支承(如圖 5-9)，經由實驗後發

現，往外與往內之彈性係數在衝程為 2.5mm 以內相當接近(如圖 5-10)，但

在 2.5mm 以後已仍然有非線性的現象造成往內與往外之彈性係數不同。 

 

5-3  彈性支承幾何形狀之最佳化設計 

    由 5-2 節可知碳纖彈性支承的幾何形狀會造成彈性係數在運動方向往

內以及往外時不同，使得振動板運動不對稱，本節將利用第四章之最佳化

理論，找出最佳之幾何形狀。 

5-3.1  最佳化法之建立 

    Minimize ( ) [ 2
21 ]~ KKxe −=            (5.3) 

     Subject to  
3,...,1;

5,...,1;

=≤≤

=≤≤

jyyy

ixxx

U
jj

L
j

U
ii

L
i

    (5.3)式為最佳化之目標函數，其中 為片狀彈性支承之51 ~ xx x座標點，

為 的321 ,, yyy 531 ,, xxx y 座標(如圖 5-11)，將這些設計變數各以四分之一 sin 函

數連結為一曲線，即為片狀彈性支承之形狀，其中寬度為 7mm，厚度為

0.15mm 的單層碳纖材質，其材料常數如表 3-1 所示。接著將此曲線匯入

ANSYS 以 Beam3 模擬為近似曲線且開啟大變形選項，將一端固定且另一端

施力 ，匯出位移量 (如圖 5-12)。計算力與位

移之斜率即可知道 及 ，其中

NNNNF 5.0,5.0,0.1,0.1 −−= DCBA ,,,

1K 2K
BA

K
−

=
2

1 、
DC

K
−

=
1

2 ，目標函數為在固

定施力下力與位移仍然保持在彈力線性範圍內，故取彈性係數差之平方值

為最小。因為空間限制， 為彈性支承設計變數的上下限，分別設定如

下： 

U
i

L
i xx ,
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              (5.4) 
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    此外我們期望 介於 50~60Hz 之間，利用(5.2)式估算，可以得知單一

片狀彈性支承之彈性係數之限制範圍如下： 

0f

                 (5.5) )(157103 NMkbeam ≤≤

    完成目標函數、設計變數與限制條件之建立後，接下來是利用 A.L.M. 

的方法，將上述限制性問題轉化為新的目標函數 ( )px γημψ ,,,~  無限制條

件之多起始點總域極小值問題；可以寫成： 
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其中 , 為拉格蘭吉乘子； 表示取括號中之最大值。而拉

格蘭吉乘子疊代方程式如下： 
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k 表示疊代次數，而各個疊代起始值，經由多次理論模擬分析得到最佳的

設定值如下： 
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           40.ro
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pr

此外為避免某些設計變數在搜尋目標時跨步大小有差異，造成其他設計變

數在最佳化演算程序中不靈敏而造成誤差，將設計變數修正如下： 
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1

1

αααααααα
yyyxxxxxx =         (5.10) 

其中修正係數設定如下，使其值介於 0~5 之間： 

    )1,1,1,6,6,6,6,6(),,,,,,,( 87654321 =αααααααα        (5.11) 

上述 A.L.M 程序經設計變數修正後，在最佳化程序搜尋目標函數下降最快

方向與質點跨步，均在最適情況。而設計變數係數的修正僅在極小化程序

中進行，並不影響 ANSYS 之靜力分析模擬。 

    本文最佳化演算程序採多起始點，首先對所有設計變數其合理的上、

下限區間(5.4)式內，配合多起始點方法及貝氏分析法所發展的總域極小值

演算法，且隨機取樣選取起始點，經由第四章敘述之方法搜尋找到總域極

小值時，亦即其貝氏分析之可靠度達 時停止搜尋，完成彈性支承最

佳化程序。 

99.0Pr ≥

 

5-3.2  彈性支承設計與拉伸實驗結果 

    經 A.L.M. 總域極小化演算程序，由 IMSL 套裝軟體副程式 RNUN 以

隨機方式產生不同的 4 組起始點，每組約需要 10 ~ 12 次的迭代，當機率達 

P > 0.99 時即視為搜尋到總域極小值，並終止演算程序。下列為第一個由隨

機選取之起始點 
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          (5.12) 
3~1)099.4,529.4,715.0(
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==

==

jy

ix

j

i

經由最佳化方法搜尋獲得第一組區域極小值，並計算其機率值 P；最後經歷

五次前述程序，搜尋獲得第四組區域極小值(如表 5-1 所示)。此時，其機率

值為 0.9918，已經達到 P > 0.99，記錄設計變數之總域極小值如下： 

          (5.13) 
3~1)425.2,593.1,426.4(

5~1)085.14,254.12,342.9,614.6,317.4(

==

==

jy

ix

j

i

    藉由表 6-6 可以明顯看出，本文之總域極小化演算法對於總域極小值解

之搜尋能力，雖然經由隨機方式產生不同的 4 組起始點，每組各經歷 10 ~ 12

次的迭代，但最後他們所得之區域極小值皆是同一點，因此在完成第四組

搜尋時，即滿足了貝氏分析法機率大於 0.99 的條件，因而將此極值視為總

域之極小值。應用最佳化程式去設計片狀彈性支承之結果得(5.13)式之設計

變數之數值，將其匯入 ANSYS 可得如圖 5-13 形狀之片狀彈性支承。其

ANSYS 模擬之力與位移關係可得表 5-2 與圖 5-14，可發現 K1 及 K2 非常接

近，在振幅 7mm 內彈性係數近乎線性範圍，且 K1、K2 均在限制條件範圍

下。 

    將最佳化得知形狀以碳纖為材料依照 5-2 節知方法熱壓而成(如圖

5-15)，並使用拉伸實驗機量測力與位移關係，可得圖 5-16，與傳統彈波(圖

5-3)以及 5-2 節實驗之ㄇ字形(圖 5-8）與波浪形彈性支承(圖 5-10)比較，可

知幾何形狀經最佳化設計之片狀彈性支承在振幅 6mm 下之拉伸實驗，其力

與位移變化幾乎為線性且正反方向彈性係數相近，大大的改善前述彈波的

缺點。 
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六、  平面揚聲器之研製與實驗 

 

    本章將說明各項實驗儀器、測量方法以及圓形振動板平面揚聲器的製

作過程，並經由 ANSYS 模擬找出振動板在各頻率的振形，以及中音谷產生

的原因，以及使用立體加勁的方式探討其改善的效果，最後以實驗驗證之。 

 

6-1   揚聲器製作 

6-1.1  彈性矽膠懸邊之製作 

    懸邊的主要功能除了使振動板穩定外，還需要有良好的氣密效果，避

免振動板內側之聲音因相位與外側不同造成聽覺影響，因矽膠具有良好的

伸縮性，且不會因為環境濕氣影響造成變質，故我們選用具膠質的不織布

與矽膠熱壓成形，其製作方法如下： 

1. 首先裁切適當大小之不織布。 

2. 不織布下方貼放一層 PE 薄膜，以防止矽膠污染桌面，並於兩側放

置 1mm 的玻纖墊片，擠出適量之矽膠於不織布上，以刮刀將矽膠

平整的塗布於不織布上。 

3. 將塗布矽膠後之不織布，以 120℃乾烤十五分鐘，以加速其硬化時

間。 

4. 將塗布矽膠後之不織布，至入懸邊模具中，至入熱壓機中加壓成

型，待冷卻後，即可將懸邊取出，如圖 6-1。 
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6-1.2  音圈與場磁鐵之製作 

    音圈與場磁鐵部份為設計好尺寸高度再委託，其尺寸如表 6-1、6-2 所

示。其中 d1 為內徑、h 為音圈全高、tv 為捲幅。 

 

6-1.3  平面揚聲器之製作 

1. 由上敘述將彈性支承、矽膠懸邊、音圈、振動板等零件備妥，即可

一下列步驟組裝為平面揚聲器。 

2. 將振動板與外框固定於定位器中，並以音圈定位器將音圈黏著於振

動板上。 

3. 將音圈外環以適當高度黏於音圈。 

4. 用定位器將碳纖彈性支承黏於音圈外環。 

5. 在將懸邊黏著於振動板與外框，等待黏著劑乾燥固定，即完成 

揚聲器製作，如圖 6-2。 

 

6-2  揚聲器各種實驗程序 

6-2.1  阻尼量測實驗 

    本實驗使用 B&K 的 PULSE 頻譜分析儀和雷射測速儀進行振動板之頻

率-響應量測，並藉由 Bandwidth Method 來計算各激振頻率之系統阻尼比。 

(一)基本設備有： 

1. PULSE 信號收集及處理器 

2. PULSE 軟體 

3. Polytec OFV350 雷射測速儀 

4. Polytec OFV2500 測速儀控制器 
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5. 個人電腦 

6. 組裝好之平面揚聲器 

將儀器如圖 6-3 所示架設。 

(二) 實驗程序： 

1. 將待測之平面揚聲器放置在一固定台上。 

2. 啟動 PULSE 程式，設定好量測頻寬、解析度、激發方式、訊號模

擬方法等。 

3. 先將 OFV2500 控制器接上 OFV350 雷射測速儀對平面揚聲器進行

對焦，盡量使控制器接受訊號強度達到最大，再將 PULSE 訊號分

析儀之訊號(輸出電壓)經電纜線接到激振器上。 

4. 驅動激振器，並將傳回的訊號分析處理，由於所傳回之訊號為振動

板之速度，需要將訊號對時間做一次積分以便得到振動板的位移響

應。 

5. 利用 Bandwidth Method 處理振動板之位移響應，以得到某自然頻率

之阻尼比。 

 

6-2.2  聲壓量測實驗 

    聲壓量測以 LINEARX 公司出的 LMS 聲壓測試系統。 

(一)設備介紹如下： 

1. LMS 聲壓測式系統(內含寬頻雜訊產生器、聲壓頻譜分析) 

2. 桌上型電腦 

3. 訊號放大器(Amplifier) 

4. 麥克風 
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    將揚聲器如圖 6-4 所示般架設在障板上。 

(二) 量測步驟如下： 

1. 將揚聲器架設妥當。 

2. 軟體內部校正及外部校正，並將環境設定完成(如：測試頻寬、測試

速度、解析度)。 

3. 麥克風放置在離揚聲器中心一公尺外之同一高度腳架上(標準量測

距離及功率為 1M：1W)。 

4. 待一切準備就緒，啟動電腦發出訊號，由麥克風接收聲壓訊號，傳

回電腦。 

5. 將曲線平滑處理，平滑的參數是 1/3(Octave Width to Smooth By 

0.3333)，即可得出頻率響應之聲壓分貝圖。 

 

6-2.3  阻抗量測實驗 

    同上使用 LMS 系統，經過校正後，可量測出揚聲器系統的阻抗圖(如圖

6-5)，圖中阻抗曲線第一個突起的頂峰頻率就是整個揚聲器系統的第一個自

然頻率 。 0f

 

6-2.4  參數量測實驗 

    同阻抗量測試驗，量測出第一條同上未加質量時的阻抗曲線，再附加

額外的質量黏著在板子中央處，所附加的質量要讓附加質量後量測出的阻

抗曲線的第一個突起頂峰頻率較第一條阻抗曲線的第一個突起頂峰的頻率

值減少 20%~50%才可計算出準確的參數值，一般來說所附加的質量接近振

動板的質量即可在此範圍內。 
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    量測出兩條阻抗曲線後(如圖 6-5)，在 LMS 程式之揚聲器參數計算之視

窗(如圖 6-6)選取未加附加質量以及有附加質量之阻抗曲線，輸入音圈阻

抗、振動板的面積和附加的質量即可計算出所要的參數。 

 

6-3    中音谷產生的原因 

    聲音為物體振動推動空氣產生的疏密波，經由耳朵或是麥克風接收所

聽到。若揚聲器的振動板為理想的剛體時，振動板受激振並不會產生局部

變形，而形成穩定的疏密波，在理論分析中則會是一條平穩的曲線。而實

際上揚聲器振動板受激振時，會發生共振模態，使得振動板產生局部的變

形，會有不同的振幅與相位，因此振動板不再是一個剛體運動，若當有反

相位的振形發生，會減少推動空氣的體積，因而降低了聲壓。因此若當振

動板、懸邊與支承在受激振時產生了不同的相位，就會影響聲壓曲線，一

般平面揚聲器在中音域由於彎矩模態(bending mode)影響，造成聲壓曲線有

大落差，稱為中音谷，本文中所選定尺寸之振動板所製作的平面揚聲器，

亦有此問題存在，如圖 6-7 即為碳纖彈波之平面揚聲器聲壓曲線。為了製作

更大時效頻寬之揚聲器，則須提高中音谷的頻率及落差問題，因此必須先

將中音谷發生的原因探究清楚，於是在 ANSYS 中開始找出何種振動板振形

的影響較為嚴重，進而達到改善中音谷之情形。 

    在第三章中，確定了 ANSYS 模型的正確性，因此開始對振動板與彈性

支承的自然頻率開始做討論。依第三章之建模方法，可以將振動板之自然

模態求出，圖 6-8 為純巴桑木振動板結合碳纖彈性支承之自然頻率振形圖，

與聲壓曲線比較後，可以得知在 1000 Hz 附近有一聲壓落差對照自然頻率

可以發現，是由振動板的模態振形（945 Hz）所產生的落差，此模態的特
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徵為有兩條節線，將板區分成為三塊區域，因此振動板受激振時，形成中

間凹下兩側突起的振形。 

    而分析 500Hz 附近也有一小聲壓落差，對照模態圖中發現此為碳纖彈

性支承變形所導致的聲壓落差。為分析彈性支承對聲壓影響的大小，將

ANSYS 之振動板材料常數提高使其為剛體，可得圖 6-9 的剛體振動板聲壓

曲線，研究其模態找出與前落差之相同振形，可知在剛體曲線中 1556Hz 之

片狀彈性支承振形(如圖 6-10)會使聲壓下降，但是此落差幅度不如振動板變

形導致的聲壓落差明顯，且於實驗中此落差之程度較小，因此可先暫且忽

略彈性支承對聲壓的影響，由此可以說明揚聲器的中音谷落差的主要原因

為振動板的變形所致。 

    因此，增加振動板的剛性是改善中音谷情形的一個方式 ，如碳纖三明

治振動板。雖然對中音谷的落差有改善，但此種方式會使振動板質量過重，

造成整體的感度降低，大大的影響揚聲器發聲的效率，因此本文提出另一

種方法可使中低音揚聲器時效頻寬增加，同時不減少揚聲器感度。 

 

6-4  碳纖立體加勁振動板 

    以往的實驗係利用 ANSYS 找出影響聲壓之振動板振形，再用碳纖黏貼

於振動板之特定位置熱壓而成，如圖 6-11。而由材料力學的慣性矩基本觀

點(圖 6-12)，在相同面積下，(a)之慣性矩較(b)大且不易變形，因此改變碳

纖的黏貼方式也可達到改變系統模態之功能，所以開始對揚聲振動板的碳

纖立體加勁討論其對聲壓之影響。 
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6-4.1  ANSYS 模擬立體加勁 

    首先說明ㄇ字形碳纖立體加勁之位置，如圖 6-13 所示，於振動板之 x、

y 軸正負方向加一寬度 10mm、高度 6mm、厚度 0.2mm 之碳纖立體支承，

其長度分別為 11mm、19mm、27mm。開始建立 ANSYS 模型，振動板選定

為純巴桑木，碳纖加勁支承則以殼元素 Shell99 模擬，經由 ANSYS 模擬可

得聲壓曲線(如圖 6-14~16)以及影響中音谷之彎矩模態(如圖 6-17)。 

    由圖可知當立體加勁長度越長，其振動板剛性越高，中音谷的頻率也

往高頻移動，其中音谷發生頻率與聲壓落差值如表 6-1 並將其繪如圖 6-18、

圖 6-19。在 11mm、19mm 中，因為加勁碳纖長度增加，中音谷頻率上升、

落差也減小，但 27mm 的中音谷落差反而增加，由各個中音谷模態(圖 6-17)

可知加勁之後，純巴桑木的彎矩振形已經逐漸改變，但 19mm 以及 27mm

兩者並無太大差異。 

    接著取 x 軸向加勁長度為 19mm，y 軸加勁長度分別為 0mm、11mm、

19mm、27mm，比較不同加勁長度對聲壓之影響，位置說明如圖 6-20，經

ANSYS 分析後可得圖 6-21 及表 6-4；由表可以發現 x 方向固定為 19mm 加

勁，隨著 y 方向加勁長度增加，振動板剛性與中音谷頻率也隨之增加與上

升，但對中音谷的落差影響不大。 

    再比較 y 軸向加勁長度為 19mm，x 軸加勁長度分別為 0mm、11mm、

19mm、27mm 之不同加勁長度對聲壓之影響，位置說明如圖 6-22，而圖 6-23

為 ANSYS 模擬之聲壓曲線，表 6-5 為中音谷振形與聲壓落差；由圖可以發

現 y 方向固定為 19mm 加勁，隨著 x 方向加勁長度增加，振動板剛性與中

音谷頻率也隨之增加與上升，而中音谷的落差也有些微的減少，但 x、y 軸

加勁至 27mm 時，其中音谷落差均增加。 
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    由上兩個不同方向加勁長度整理可得圖 6-24、6-25。可知在 x 軸改變

加勁長度，對影響中音谷之彎矩振形頻率增加較多，加勁長度越長中音谷

也隨之下降落差，而 y 方向加勁對中音谷落差改善不如 x 軸加勁靈敏。值

得注意的是 27mm 的加勁長度對中音谷落差變大，對照圖 6-17 可知振形在

19mm 加勁之影響已為臨界值，27mm 加勁對振形並無變化，而由文獻[20]

可知在邊界有過多質量並不會有效的令中音谷頻率提高，反而使得音谷聲

壓落差增加，此立體加勁法也有此現象。此外中高頻的部分，由於 x 方向

加勁與巴桑木纖維方向相同，加勁之後如同 Ex 增加，由文獻[21]知 Ex 為主

要影響聲壓曲線趨勢之材料常數，故中高頻部分改變較明顯；由於中高頻

部分為許多小區域變形，y 方向加勁僅限制少部分區域，故整體趨勢相似，

且隨 y 方向加勁長度增加，中高頻曲線漸平緩。 

 

6-4.2  實驗驗證 

    依照第五章之作法做出ㄇ字形碳纖支承，將其黏貼於巴桑木，做成具

碳纖加勁振動板，接著製作出揚聲器(圖 6-26)並量測聲壓曲線，得圖 6-27

與 ANSYS 模擬有相同之趨勢，由此可再驗證 ANSYS 模擬之正確性。而圖

6-28 是 19mm 立體加勁板與碳纖三明治板比較，由圖可知兩者中音谷頻率

相近，但加勁板整體聲壓均優於三明治板，驗證立體加勁的方法可有效的

抑制振動板變形，使其達到碳纖三明治板的剛性，並提高中低音揚聲器之

實效頻寬。 

    實際用最佳化彈性支承實際做出的揚聲器聽音樂時，發覺在低音部分

有晃動、不穩定的現象，這個問題在模擬與實驗的聲壓曲線上是反應不出

來的。而由之前的 ANSYS 模擬可以發現在 400Hz 左右有碳纖彈性支承在
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變形之共振模態(如圖 6-29)，而從之前模擬之純巴桑木共振模態(圖 6-8)也

可發現在 176Hz、547Hz 等也有這類碳纖支承變形模態，造成揚聲器在中低

音不穩定。為了解決此問題，而且考慮彈性支承在往內、外振動時其彈性

係數必須相近，在碳纖彈性支承之上下端加上泡棉以阻止其晃動現象，如

圖 6-30，實驗測量其聲壓曲線可得圖 6-31。由圖可知加上泡棉後，對聲壓

曲線整體而言並無影響，而振動系統之第一共振頻率會由原本之 56Hz 上升

至 64Hz，雖 fo 略微上升，但卻大大改善原來之晃動、不穩定問題，提高揚

聲器之使用功率。 
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七、  結論與未來研究方向 

 

7-1   結論 

    由於電視與顯示器的平面化趨勢，所搭配的揚聲器也由傳統的錐盆式

揚聲器改為平面式揚聲器。若要使揚聲器的時效頻寬起始點(fo)降低，且有

良好的低音表現，則需要衝程大、彈性係數佳以及能有定位音圈效果的彈

性支承。另一重點為平面揚聲器之中音谷問題，要增加揚聲器之頻寬，就

必須將振動板剛性增強使其中音谷發生之頻率提高，但碳纖三明治板因重

量的關係會使得揚聲器整體感度下降，因此設計揚聲器時必須考慮此二因

素。 

    傳統的彈波會使得 fo 較高，且要另平面揚聲器有更好的低音效果時，

會因波浪紋路的限制使得衝程不足，而在長時間的往復振動下其不織布容

易變質而破裂，因此先後研製出ㄇ字形及波浪型的碳纖片狀彈性支承，但

缺點為在大衝程時振動方向不同其彈性係數也不一樣。故本文利用最佳化

程式去設計碳纖片狀彈性支承的幾何形狀，經實驗後，fo 自 95Hz 降為

50~60Hz，且在不同方向之彈性係數問題已經解決，已經改良先前的設計，

且可以利用最佳化程式對不同需求的揚聲器設計適合的彈性支承，由於幾

何形狀的緣故，與傳統彈波相比更可解決平面揚聲器的空間利用問題。 

    為解決中音谷問題，本文提出了在不影響揚聲器感度的前提下，以碳

纖條做振動板立體加勁的方式，改變振動板的模態振形，提高中音谷發生

的頻率使中低音揚聲器的實效頻寬增加，並探討加勁的長度對聲壓影響。

模擬的結果發現，加勁長度有一臨界值，過長的碳纖加勁並不會有效的提

高中音谷頻率，而且會令中音谷落差更明顯。而加勁的方向與彎矩變形方
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向應配合，本文中影響中音谷之彎矩變形為 y 方向，若 x 方向加勁越長，

中音谷頻率會上升且其落差減少，而 y 方向加勁僅影響中音谷頻率，對落

差改善不大，而當 x、y 方向均加至 27mm 時，振動板剛性並無明顯提高，

但中音谷落差變大，由文獻[20]推測可能是在邊界有過多的加勁重量使中音

谷落差增大。經實驗後證明，在少量的碳纖支承加勁下，即可提高中音谷

頻率使其達到碳纖三明治板的水準，且聲壓感度較碳纖三明治板為佳。 

 

7-2   未來研究方向 

    設計之片狀彈性支承，在低音部分有晃動的現象發生，故在其晃動嚴

重的部份加上泡棉，實驗結果並不影響整體聲壓曲線，僅 fo 頻率提高

5~8Hz。往後可針對碳纖彈性支承之寬度、材料以及製作方式等做研究，改

良低音晃動的問題使其更加穩定。 

    本文碳纖加勁以 10mm 寬度做討論，對各種不同之振動板加勁的長、

寬、高以及加勁的方式也不應相同。而立體加勁方式與文獻[20]之附加質量

點相似，除了在適當位置提供質量使中音谷落差降低，更可有效提高振動

板剛性。此外高頻時的落差主因是振動板上各位置小面積的變形，故未來

研究的問題應放在平面加勁與立體加勁交互應用，改善其聲壓曲線。 
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表 3-1  ANSYS 模擬之材料常數 

 巴桑木 碳纖材料 音圈 

E1 3.7GPa 147.503GPa 75GPa 

E2 0.055GPa 9.223GPa  

G12 0.01GPa 6.835GPa  

G23 0.00167GPa 1.122GPa  

v12 0.2 0.327 0.3 

v23 0.499 0.25  

D (density) 210Kg/m^3 1424.32Kg/m^3 2700Kg/m^3 

t (thick) 2mm 0.15mm 0.3mm 

 

表 3-2  平面揚聲器量測參數 

Revc 7.600 Ohm Mmd 5.009m Kg
Fo 53.975 Hz Mms 5.243 g 
Sd 5.500m M BL 3.876 T 

Krm 147.742u Ohm Qms 3.411  
Erm 0.965  Qes 1.099  
Kxm 4.096m H Qts 0.831  
Exm 0.676  No 0.120%  
Vas 4.767m M SPLo 13.845K  
Cms 1.3124m M/N   
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表 3-3  文獻[2]中的材料常數 

E1(GPa) 68.9 
E2(GPa) 68.9 
E3(GPa) 68.9 

Poisson’s ratio 0.3 
G12(GPa) 26.5 
G23(GPa) 26.5 
G13(GPa) 26.5 

Density( )(Kg/ρ 3m ) 2770 

 

 

 

表 3-4  文獻[2]與 ANSYS 各元素自然頻率分析比較 

 
文獻[2] 

Shell91 
(開啟三明

治選項) 

Shell91 
(不開啟三

明治選項) 
Shell99 

Mode 1(Hz) 23.05 23.275 23.464 23.464 
Mode 2(Hz) 43.91 44.649 45.167 45.167 
Mode 3(Hz) 71.06 70.092 72.1 72.1 
Mode 4(Hz) 78.37 79.926 81.311 81.311 
Mode 5(Hz) 90.85 90.887 93.795 93.795 
Mode 6(Hz) 123.82 125.22 129.92 129.92 
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表 3-5  文獻[7]與 ANSYS 模擬比較 

 
Load P(N) 

 
文獻[7] (M) 

Beam3 (M) 
nlgeom,off 

Beam3 (M) 
nlgeom,on 

 
Shell93 (M) 

889.6 8.3467 9.4074 8.3477 8.3514
1779.2 13.2910 18.815 13.294 13.304
2668.8 15.9766 28.222 15.980 16.011
4448 18.5964 47.037 18.605 18.736
11120 21.3776 117.59 21.386 21.412
22240 22.5770 235.19 22.593 22.879

 

表 5-1  最佳化之局部與總域極小值 

 1 2 3 4 

 start final start final start final start final 

x1 1.650 4.317 12.115 4.317 7.139 4.317 15.156 4.317 

x2 10.679 6.614 12.867 6.614 13.110 6.614 18.636 6.614 

x3 23.747 9.342 20.338 9.342 18.277 9.342 20.657 9.342 

x4 26.801 12.254 22.460 12.254 19.088 12.254 23.385 12.254

x5 27.811 14.085 24.460 14.085 21.591 14.085 25.683 14.085

y1 0.715 4.426 2.312 4.426 2.611 4.426 4.570 4.426 

y2 4.529 1.593 3.965 1.593 4.507 1.593 1.733 1.593 

y3 4.099 2.425 3.679 2.425 3.646 2.425 3.661 2.425 

迭代次數  12 11 12 10 
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表 5-2  最佳化之彈性支承 ANSYS 模擬之力與位移關係 

Force (N) Displ. (mm) 
1.0 7.984 
0.5 4.244 
-0.5 -4.349 
-1.0 -7.717 

 

表 6-1  音圈規格表 

d1 13.2mm 

h 18.5mm 

tv 5mm 

電阻 7.6Ohm 

材質 Kapton 

重量 1.24g 

 

表 6-2  場磁鐵規格表 

總高 15mm 

磁石直徑 12.8mm 

導磁片厚度 2mm 

最大外徑 13.8mm 
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表 6-3  ANSYS 模擬立體加勁之彎矩模態頻率與中音谷聲壓落差 

 彎矩模態頻率 中音谷落差 

Balsawood 945Hz 20.6dB 

11mm 1047Hz 16.8dB 

19mm 1188Hz 14.2dB 

27mm 1218Hz 24.5dB 

 

表 6-4  x 軸向固定 19mm 加勁與 y 軸之不同加勁長度比較 

y 軸加勁長度 彎矩模態頻率 中音谷落差 

0mm 981Hz 15.6dB 

11mm 1099Hz 16.1dB 

19mm 1188Hz 14.2dB 

27mm 1211Hz 17.7dB 

 

表 6-5  y 軸向固定 19mm 加勁與 x 軸之不同加勁長度比較 

x 軸加勁長度 彎矩模態頻率 中音谷落差 

0mm 1011Hz 21.1dB 

11mm 1109Hz 16.9dB 

19mm 1188Hz 14.2dB 

27mm 1221Hz 20.3dB 
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圖 1-1  傳統振動板為錐盆型的揚聲器 

 

 

圖 1-2  振動板為平面的揚聲器 
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圖 1-3  傳統半月型波浪彈波 

 
圖 2-1  平板所受應力的合力圖 
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圖 2-2  半徑為 a 公尺之具彈性支撐圓形板 
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圖 2-3  頻率-位移圖 
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圖 2-4  Rayleigh Damping 

 

 

 
圖 3-1  ANSYS 模擬 model 
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圖 3-2  平面揚聲器阻抗圖 
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(a) 低頻部份之位移響應 
Autospectrum(Signal 2) - Input (Magnitude)
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(b) 高頻部份之位移響應 

圖 3-3  以雷射測速儀量測振動板中心點位移響應 
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圖 3-4  聲壓距離示意圖 

 

 

圖 3-5  ANSYS 模擬與文獻[7]之力與位移比較 
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圖 3-6  純巴桑木振動板揚聲器實驗與 ANSYS 模擬比較 
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圖 4-1  能量守恆觀點最小值示意圖 
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圖 4-3  總域極小化流程圖 
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圖 4-4  A.L.M.區極小化流程圖(BLOCK A) 
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圖 5-1  振動板之振形 

 

 

 
圖 5-2  揚聲器結構 
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圖 5-3  傳統波浪圓形彈波之力與位移示意圖 

 

 

圖 5-4  碳纖壓製疊層順序 
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圖 5-5  熱壓機 

 

 
圖 5-6  複合材料積層板之加熱加壓硬化成型製程圖 
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圖 5-7  ㄇ字型彈性支承 

 

y = 0.1559x + 0.0186

y = 0.1052x - 0.0065

-0.40

-0.30

-0.20

-0.10

0.00

-3 -2 -1 0 1mm

kg
-f

ㄇ形﹍往外

ㄇ形﹍往內

線性 (ㄇ形﹍往外)

線性 (ㄇ形﹍往內)

 

圖 5-8  ㄇ字型支承之力與位移示意圖 
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圖 5-9  具波浪形彈性支承 

 

 

圖 5-10  具波浪形彈性支承之力與位移示意圖 
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圖 5-11  彈性支承設計變數示意圖 

 

 

圖 5-12  ANSYS 模擬之力-位移示意圖 
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圖 5-13  最佳化彈性支承幾何形狀示意圖 

 

 

 

圖 5-14  ANSYS 模擬最佳化彈性支承之力-位移關係圖 
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圖 5-15  片狀碳纖彈性支承成品 
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圖 5-16  拉伸實驗：片狀彈性支承之力與位移示意圖 

 

 
圖 6-1  彈性矽膠懸邊完成品 
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圖 6-2  揚聲器製作完成品 

 

 

圖 6-3  阻尼比量測實驗架設示意圖 
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圖 6-4  聲壓量測實驗架設圖 

 

 
圖 6-5  平面揚聲器阻抗圖 
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圖 6-6  揚聲器參數計算 

 

圖 6-7  具碳纖彈波巴沙木振動板與 ANSYS 模擬之聲壓曲線 
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63.777Hz 80.865Hz 152.14Hz 

 

176.468Hz 524.406Hz 547.712Hz 

 

749.808Hz 812.474Hz 924.607Hz 

 

945.826Hz 1283Hz 1315Hz 

圖 6-8(a)  具碳纖支承巴桑木振動板自然頻率圖 
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1327Hz 1488Hz 1539Hz 

 

1559Hz 1837Hz 2134Hz 

圖 6-8(b)  具碳纖支承巴桑木振動板自然頻率圖 

 

 

圖 6-9  具碳纖支承之剛體振動板 ANSYS 模擬圖 
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圖 6-10  ANSYS 模擬剛體振動板振形圖 

 

 
圖 6-11  碳纖平面加勁示意圖 
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圖 6-12  慣性矩說明 

 

 

圖 6-13  碳纖立體加勁位置示意圖 
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圖 6-14  巴桑木與 11mm 立體加勁聲壓圖 

 

 
圖 6-15  巴桑木與 19mm 立體加勁聲壓圖 
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圖 6-16  巴桑木與 27mm 立體加勁聲壓圖 

balsawood 11mm 

  

19mm 27mm 

  

圖 6-17  立體加勁與彎矩模態圖 
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圖 6-18  碳纖加勁長度與彎矩模態頻率關係 
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圖 6-19  碳纖加勁長度與中音谷落差關係 
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圖 6-20  碳纖立體 y 軸不同加勁位置示意圖 

 

 

圖 6-21  19mm 與 y 軸不同加勁位置聲壓圖 
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圖 6-22  碳纖立體 x 軸不同加勁位置示意圖 

 

 

圖 6-23  19mm 與 x 軸不同加勁位置聲壓圖 
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圖 6-24  改變 x、y 軸之彎矩振形頻率比較 
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圖 6-25  改變 x、y 軸之中音谷落差比較 
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圖 6-26  具立體碳纖加勁振動板 

 

 
圖 6-27  碳纖立體加勁板實驗聲壓圖 
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圖 6-28  19mm 加勁板與碳纖三明治板聲壓比較 

 

 
圖 6-29  ANSYS 模擬之彈性支承變形振動模態 
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圖 6-30  加泡棉之碳纖彈性支承 

 

 
圖 6-31  19mm 加勁板與彈性支承加泡棉之比較 
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