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電動車結構系統安全與評估實務 
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1994 年 Audi 推出革命性的 ASF（Audi Space Frame）全鋁合金車體結構技術，以創新的空間椼架

概念結合質輕堅固的鋁合金材質，打造出比傳統鋼鐵車身更輕巧穩定的高剛性車身結構，並發表首部

採用這項新技術的第一代 A8 旗艦車款，當時即成為全球車壇的創舉，也為多年來汽車業無法有效減

輕車身重量的難題，提供了具體的解決方案，同時將車重對於油耗經濟表現的影響降至最低。 



  

 



 

 



 

 



 



 

 



 

 

 



為了趕上國際車輛產業潮流，協助國內汽車產業提升設計與競爭力，國內第

一座碰撞實驗室已經於民國 94 年落成啟用。至今相繼進行如座椅強度、汽車零

組件安全性、實車碰撞、大客車車身各部規格及結構強度等多項破壞性測試，藉

以與國際水準接軌，特別是對於汽車廠商，不分進口車或國產車的上市申請，不

再是照單全收以保障國人購車與用路人的權益。 

 

依目前實施碰撞法規的審驗時程進度，凡是明年起在台灣銷售的車輛都必須通過

這項碰撞法規新制，也就是說，不論是經由國內車輛中心(ARTC)的碰撞實驗，

或是拿國外認證單位的撞擊測試報告提出申請，所有市售新車都必須在 98 年年

底前取得國內新成立的「車輛安全審驗中心(VSCC)」的合格認證。 

世界各主要先進國家為維護道路使用者之安全性，分別對於車輛安全法規之研擬

與推動、車輛安全之管理機制以及相關法規檢測與管理等事項，訂有明確之管理

規範與運作模式。 

台灣車輛安全法規調和方向為向 ECE 歐盟法規靠攏，這也符合世界主要趨勢。

且國內車輛管理分由三個機關管理(如下表)，而國外除美國外均由單一機關管

理。 



國內外車輛型式安全審驗制度簡介表(資料來源 ARTC) 

地

區/

國
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法

規

依
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各國自訂法
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輛法  
  

公路法/交通工具排放空

氣污物檢驗及處理辦法/
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CFR 
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法

規
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ECE、EEC  

保安基準 

(自 1998 年起

導入 ECE 法

規)  

汽車強制性標

準 (ECE 法規

為主要參考對

象)  

除部分項目因國情考量而

有差異，其餘項目已朝向

ECE 調和  

FMVSS  

權

責

機

關  

締約體交通 

主管機關  
國土交通省  交通部  交通部/ 環保署/ 能源會  

DOT/ 

NHTSA / 

EPA  

審

驗

機

構  

交通主管機

關  
國土交通省  

國家經濟貿易

委員會  
交通部/ 環保署/ 能源會  

檢

測

機

構  

締約體認可

之車輛專業

機構  

交通安全環

境研究所  

國家質檢局認

可授權之機構
主管機關授權之機構  

業者自我

認證  



另外國外審驗與檢測分別由專責機構負責，且不涵蓋輔導車輛產業及技術研發之

功能。目前台灣則是由 ARTC 檢測、VSCC 審驗分權負責，而 ARTC 更多了輔導

車輛產業及技術研發，與國外的組織稍有差異。 

身為消費者，對於這些屬於車輛安全相關法規審驗與檢測的政策實務面措施，是

值得掌聲與認同的。然而進一步設想，消費者難道不希望能將所有測試結果公諸

於世? 

自 ARTC 碰撞實驗室成立以來，已經有許多汽車產業廠家開始送測，累積至今已

進行逾 160 輛實車碰撞測試。 

 

 

 



第一章 汽車結構 

 

目前，汽車已成為現代生活不可缺少的一種交通工具。在發達國家，汽車的普及

已經達到很高的程度，平均每個家庭擁有各種汽車2～3輛。台灣汽車工業經過

幾十年的風雨歷程，已形成一個比較完整的工業體系，但與國際汽車工業的先進

水準相比，尚有很大的差距。我國汽車工業的發展，走過了引進技術、合資生產

及國產化工作之路。目前國家的汽車產業政策已調整為積極鼓勵各企業儘快形成

自主開發能力，企業也深感為適應汽車市場激烈競爭的需要，必須不斷更新車

型，開發品牌，才能設計製造出適合顧客需求的產品。 

車身在整個汽車結構中，不論就重量還是就成本而言，都佔有相當大的比重。車

身結構的合理與美觀直接影響到整車，車身結構設計直接決定整車的安全性、舒

適性、美觀性以及由車身外形與空氣動力性能決定的操縱穩定性、動力性、經濟

性等。國內外汽車生產的實踐也表明：整車生產能力的發展取決於車身的生產能

力，汽車的更新換代在很大程度上也取決於車身。 

現代科學技術的迅猛發展，尤其是電子資訊技術的高速發展，工業生產方式正發

生著巨大的變革，新的生產方式不斷產生。汽車工業作為綜合性的大型產業，也

必須順應這個發展趨勢。有限元分析技術在汽車工業中越來越廣泛的應用，正是

這種趨勢的表現。在採用有限元分析技術以後，發達國家的新車開發週期已由原

來的5年縮短為24,----36個月。當今的CAD／CAE技術己經成為衡量一個國家汽

車工業技術水準的重要標誌之一，也是衡量一個汽車製造公司技術水準的重要標

誌。它已成為一個汽車公司開發新產品、組織規模生產、加強市場競爭的重要手

段。在縮短產品開發週期，提高產品性能、品質和可靠性，實現車身結構輕量化

等方面，有決定性作用。 

 



 

1．1國內外研究現狀 

1．1．1 CAE分析技術在汽車設計中的應用 

以有限元分析方法為代表的CAE技術已應用於對車輛的各種模擬和各種分析方

法之中，從汽車結構的強度分析，設計的剛度與變形分析，設計的應力與疲勞分

析，動力學特性分析到碰撞模擬，塑性變形分析，聲場分析等等，包括汽車設計

的整個過程，使我們在汽車還未製造出來之前就對整車的特性有了一個詳細的瞭

解。 

CAE是一個很廣的概念，可以包括工程和製造業資訊化的所有方面，傳統的CAE

主要是指用電腦對工程和產品的運行性能與安全可靠性分析，對其未來的工作狀

態和運行狀態進行類比、及早地發現設計計算中的缺陷，並證實未來工程、產品

功能和性能的可用性和可靠性。分析的目的主要是：分析結構缺陷部位原因並尋

找改進途徑；進行結構的最優化方案設計。現如今，汽車結構CAE分析的發展己

經分工十分精細，包括汽車結構的靜態和動態特性，NVH特性，碰撞特性等。 

具體來說，CAE分析技術在汽車上的應用主要包括以下幾方面： 

(1)靜力學分析(強度與剛度分析) 

(2)特徵值分析(固有頻率與模態分析) 

(3)穩定性分析(整體與局部的屈曲失穩分析) 

(4)耐久性分析(疲勞與斷裂分析) 

(5)舒適性分析(振動與雜訊分析——聲振偶合) 

(6)安全性分析(碰撞分析——非線性順態回應) 



(7)板成型分析(冷衝壓成型工藝性) 

應用有限元法進行結構分析能有效地解決結構設計的要求，在汽車結構設計中顯

示出了強大的能力，並有極其重要的地位。 

1．2國內外車身結構分析的發展概況 

現代轎車絕大多數都採用承載式車身結構，車身的結構直接影響轎車的力學特

性，因此，轎車車身的結構分析就顯得尤為重要。轎車車身的彎曲剛度、扭轉剛

度和模態頻率是車身最基本的力學性能指標，對轎車車身性能的諸多方面都有很

大的影響。應用有限元法對轎車車身結構基本力學性能進行分析能有效地解決轎

車車身結構設計中的缺陷。 

通常所說的CAE(Computer Aided Engineering)——電腦輔助工程，就是指有限

元分析方法與工程結合。有限元法用於汽車設計與分析，是從近二、三十年才開

始的。 

早期的汽車結構分析主要是對汽車結構的經驗判斷和試驗模擬，應用經典的力學

方法進行零部件的材料強度剛度計算。而對轎車車身這樣的複雜的大型連續彈性

體來說，經典的解決方法就顯得無能為力，不可能得到有意義的理論分析結果。

車身整體力學特性只能在製作出樣車後進行一系列的複雜試驗得到。 

在國外，1966年美國的汽車工業部門頒佈了公路安全法案和國家交通與汽車安

全法案，這個法規提出了最早的汽車安全標準。1970年以後，隨著大型計算機

的出現，標誌著以分析驗證為基礎的汽車結構設計革命的開始。而1970年有限

元軟體NASTRAN的引入，標誌著以有限元分析為基礎的汽車結構設計與分析的

開始。自此，國外就開始運用有限元技術對車身結構進行靜動態特性分析，對應

於車身結構設計的概念設計階段、結構設計階段及不同的分析目的，選用不同的

單元、不同的模型規模進行車身結構分析。早期的分析集中在最初設計階段的粗



略白車身模型上，通常採用以梁單元為主的框架結構模型；隨著軟硬體技術的發

展和試驗條件、分析手段的提高，後期分析的模型已經包括懸架、發動機、輪胎

和轉向機構等汽車構件。對結構細部的研究不斷深入，研究重點已集中在提高車

身的NVH性能上，模型的規模和求解精度也得到了很大的提高。 

我國對汽車結構的研究已經積累了一些經驗，包括有靜態、模態等多方面的計算

以及對結構的優化，如九十年代初吉林大學對汽車車架計算方法和結構優化變數

方面的研究；上海大眾與外方合作開發了桑塔納2000型轎車，並由同濟大學對

它的白車身進行了剛度研究，成功地進行了修改方案的比較並選擇出最佳方案。

當前汽車結構的分析研究一般借助於CAE(電腦輔助工程)技術，CAE技術在國汽

車業的應用經歷了入門、推廣、普及等階段，目前已經到了取得實質效益的階段，

具體表現在： 

(1)CAE技術被普遍認可，其分析方法的準確性和精確性已得到普遍認可： 

(2)CAE分析和工程設計緊密結合，實現了分析與設計的同步； 

(3)CAE分析範圍擴大，分析物件從以前的單個零件發展到現在的總成系統、整

車系統；從線彈性分析發展到非線性分析和多物理場藕合分析； 

(4)CAE軟體向專業應用方向發展，簡化了分析方法，提高了CAE應用效益，這

對汽車企業開發能力的建立和提升具有重要意義。 

CAE模擬技術的應用改變了傳統的設計方法和流程，使汽車產品的大多數問題都

可以在設計階段通過模擬得到解決，從而提高了設計品質和效率，大大降低了開

發時間和費用。但是與國外的車身結構分析相比還存在著許多的不足，主要表現

在： 

(1)車身結構開發工作主要還是依賴於經驗和解剖進口結構進行參照性設計的，

多用來解決樣車試驗以後出現的設計問題，設計與分析未能真正做到並行； 



(2)有限元分析主要應用在結構的強度和剛度和動態分析方面，在碰撞、振動、

雜訊、外流方面模擬計算還沒有全面的發展起來。 

只有真正認識到與發達國家的差距，而在產品開發早期階段採用現代設計分析工

具，預測轎車靜動態特性，並進行結構優化決策，從而多方面研究完善並積累自

己的經驗，才能真正提高技術水準和自主開發能力。 

 

 

1．3現代汽車車身結構設計的特點 

現代汽車車身結構設計己經呈現以下特點： 

(1)輕量化成為車身結構設計所普遍追求的目標。輕量化的研究最早是從Volvo汽

車公司的LCP(the Volvo Light Component Project)2000開始的。雖然它的出現

是上世紀七十年代的兩次石油危機造成的，但美國鋼鐵研究所推出的ULSAB(the 

Ultra Light Steel Auto Body)和奧迪汽車公司推出的Audi AS鋁制車身卻完全地

表明，在激烈的市場競爭中，設計出品質更輕、成本更低的車身己成為一種有力

的競爭手段。 

(2)舒適性和安全性仍是車身結構設計中所考慮的主要內容。八十年代以來，承

載式(包括帶有副車架的)車身結構形式已成為轎車車身的主要結構形式，而這種

車身結構形式所帶來的乘坐舒適性的影響，又重新吸引了眾多車身工程人員的注

意。承載式車身結構形式的採用不僅對舒適性有影響，而且對安全性也有影響，

隨著公眾對安全性認識的提高，安全性能也成為一種有力的競爭手段。 

(3)利用現代車身工程手段，縮短車身結構的開發週期。縮短整車的開發周期，

已成為各汽車製造商提高自身競爭力一項重要舉措。車身結構開發週期的縮短，



不僅可以節省產品開發費用，還可以提高企業對瞬息萬變的市場的適應性，在市

場競爭中以快取勝。 

(4)在汽車車身結構設計過程中，設計與分析並行。車身結構分析參與車身結構

設計的各個階段，貫穿整個設計過程，從一開始的構造選擇，為結構設計提出具

體的性能參數要求，到具體設計方案的比較確定，設計方案的模擬試驗。這樣確

定的車身結構設計方案，基本上就是定型方案，據此試製而成的樣車，只需一定

的驗證試驗即可定型。這樣，車身的研製週期被大大縮短了。 

(5)優化的思想在設計的各個階段被引入。對輕量化的要求和對舒適性及安全性

要求的不斷提高，使車身設計的難度越來越大，優化設計的思想能有效地縮短轎

車車身的開發週期。 

對應于現代轎車車身結構設計的以上特點，現代轎車車身分析就越來越重要。現

代轎車車身分析貫穿於車身結構設計的整個過程的每一個方面，對轎車車身的諸

多方面都有很大的影響，比如車身結構可靠性和耐久性、車身NVH性能、結構

輕量化、車身密封性、轎車的靜態和動態特性、以及車身動力特性等。 

 

在現代轎車開發過程中，無論是改進車型還是全新的車型，在車身開發過程中都

要投入相當多的人力和物力，其重要性可見一斑。在車身實體試製前，為了在車

身設計過程中就能掌握車身的結構性能，以有限元法為代表的車身結構CAE分析

就必不可少了。在車身CAD幾何建模的基礎上，採用有限元建模工具建立白車

身有限元模型，分析車身結構的靜動態性能，在通過試驗驗證並修改有限元模型

後獲得的比較精確的模型，就可以為後續的車身動態和碰撞性能分析提供可靠的

保證。對於分析過程中發現的車身結構方面的缺陷，設計人員通過優化和反復分

析提出最終的優化方案，從而指導車身的設計。毫無疑問，通過車身結構的有限

元分析，只要建立的模型足夠精確，分析的工況與實際相符，其結果具有較好的



可信度，在此基礎上提出的優化方案就可以大大加快車身的設計開發速度，縮短

整車開發週期，節約成本。 

利用CAE方法建立汽車結構動態性能分析的有限元模型，對其進行了整車或 

零部件結構動態性能分析。本課題涉及的主要內容是轎車白車身結構中的發動機 

艙蓋的有限元分析及優化設計。主要內容如下： 

(1)首先介紹了有限元技術的概念、理論和分析流程、結構模態分析的基本原理，

並對三維設計軟體CATIA V5及相關有限元軟體進行了闡述。 

(2)對車身結構進行了詳細介紹，對車身結構的力學特徵和主斷面設計方法進行

了較為系統的分析。 

(3)詳細敘述了建立發動機艙蓋動態性能分析模型的步驟，重點對有限元建模過

程中的關鍵技術問題的處理進行了詳細介紹。 

(4)對發動機艙蓋結構進行了自由狀態條件下的自由模態分析，利用模態分析結

果對發動機艙蓋結構動態性能進行評價。 

(5)對發動機艙蓋進行了靈敏度分析，根據分析結果，對其結構進行了優化設計，

實現其結構的優化設計和輕量化目標。 

本文有限元分析過程的論述為汽車行業內的相關研究積累了一定經驗；對模型進

行模態分析，提取低階模態頻率值，並以提高低階模態頻率值為目標，進行了靈

敏度分析，根據靈敏度分析結果，對低階模態頻率影響較大的發動機艙蓋內板進

行了優化設計。該分析流程適合所有模型，從而建立了白車身優化分析的一般方

法。該分析為同類分析積累了一定的經驗和技術資料，且該分析資料對同類車型

具有一定的參考價值，對車身的結構設計具有一定的指導意義。 

 

 

 



 

 

 

 



GM 翻車撞擊測試工廠  

 

之前 AutoNet 曾經報導過，美國車廠 GM 將投資一千萬美金在車輛頭部防護的部

分，而在這整個安全防護的部分中，最重要執行的地點莫過於 GM 最近開幕的翻

車撞擊測試工廠，而這家新的工廠將成為北美車廠第一家由車廠自行測試的工

廠。 

所有在美國發生的車禍中，翻車事故雖然所佔的比例不高，致死率卻比其他事故

高，因此 GM 砸下鉅資，預計發展出配有翻車感應器的防護氣囊，能夠在保護乘

客在翻車意外時，藉由氣囊防護減少致死率；並且因為 GM 自行研發測試將可以

增加效率，同時節省金錢。 

整個撞擊測試工廠佔地約 38500 平方英尺，預計每年會有 600 輛車款的撞擊測

試，包括所有 GM 在全球銷售的車款，從明年開始一年將會有 150 次至 200 次翻

車撞擊測試，在測試的同時還會運用高速攝影，以利事後做詳細分析。 

在這座新工廠的翻車測試中，將有多種形式翻車測試，包括側邊滑行翻車、全車

翻滾翻車等；藉由不同翻車形式，了解以什麼方式將傷害減至最低，也將參考多

方測試數據，包括 IIHS 曾在今年發表過，如果備有電子動態車身穩定系統

(electronic stability control)將能夠避免 80%的車身側面翻車事故。 



所以 2012 年之後，所有 GM 的車款都將配置側邊簾幕氣囊，並且在 2009 年所有

GM 的輕型卡車車款都將配置翻車防護氣囊，而現在翻車防護氣囊正在調整爆開

的時間點，正在調整是在撞擊後 5 秒或者 0.3 秒後爆開。 

結構安全組合執行總監 Bob Lange 表示，翻車防護氣囊將能夠帶來象徵性的不

同，能夠對未繫安全帶的乘客或者坐在兒童座椅的兒童有所幫助，將能夠減少嚴

重的傷害。 

 

 

 

 

 

 

 

 

未來安全系統將主導駕駛避開事故  

 

加速行駛的車輛在道路上就是一把利刃，所以車輛安全一直是各大車廠想要跟消

費者溝通的部分，因此如果有撞擊測試得到五顆星，各家車廠通常都會拿來大肆

宣揚一番，表示自家車輛很安全。 

之前美國權威性的道路安全協會 IIHS 報告指出，致命的交通意外事件正在減少

當中，一切都得歸功於汽車日新月異的安全設計；是的，汽車的安全系統正在一

步步進步當中。 



而且最近德國 Fraunhofer 學院的專家指出，未來汽車安全系統的研究方向，將由

目前「降低事故的破壞性」轉變為「避免事故發生」；只要發生事故，或多或少

總是需要花錢消災，或者難免有皮肉傷，即使因為車輛安全結構幫你擋掉大部分

的傷害。 

所以如果能夠避免事故發生或許才是最好的方法，所以專家預測汽車智慧安全系

統將可以感知即將發生事故，主動採取干預措施，並且最新的趨勢是建立道路整

體的安全系統，感應器將能夠蒐集車輛、乘客及週遭環境的資料，組成龐大資料

網，為駕駛提供最全面的安全指導；不過在此前提，或許駕駛本身也是一個重要

因素，例如酒駕、意識不清及打瞌睡等。 

 

 

 

 

 

 

 

 

安全氣囊  

 

愈來愈多車廠對於 SRS 輔助氣囊的多寡投注大筆資金，而消費者也似乎認為氣

囊愈多愈安全，殊不知一輛車的車身結構及輔助安全配備，都是人身保護的環節。 



根據美國媒體的一項報導指出，氣囊不當的設計與瑕疵，已在 2001 2006 年中至

少造成 1,400 名乘客死亡，而多數狀況都是因前方撞擊發生時，氣囊無法有效充

氣保護乘客，相關的數據也由美國 NHTSA 機構證實。 

因此，購車前別一昧地關注氣囊多寡，更重要的是能將所有輔助安全措施全數發

揮，才能達到預期的安全防護。  

 

 

 

 

 

 

 

 

就車身尺寸來看，嬌小的 Smart for 2 確實相當合適與都會的用車環境，雖然說室

內乘坐空間「理論上」僅能容納 2 人，但筆者也曾經在路上見過 4 人同時搭載的

奇特景象，雖然稍稍擠了些但就便利性而言，不小的承載空間、好停車的優勢，

加上平均每公升汽油能行駛 15 公里以上的經濟性，確實都相當符合都會用車習

慣。 



此外就安全性而言，雖然車體尺寸迷你，但原廠仍巧妙設計 Tridion 安全車體結

構，在一些關鍵結構上(50％車身面積)還採用高強度鋼板進行了強化處理，即使

碰上強烈碰撞時，此車身結構也能有效保護駕駛與乘客免受傷害。比起一般房車

甚至還有更高的安全等級。 

 

 

 

 

 



第二章  提昇車體剛性  

優異的底盤調校可以說是操控性能的重要指標，但這一切必須建立在「車體結構」

之上，因為車身剛性的好壞，是一輛車出廠後的先天條件，雖然懸吊型式也是原

廠賦予的先天條件之一，但畢竟比較容易克服可以藉著更換避震器等方式，來改

善懸吊系統不足的問題。 

 
原廠鈑件與鈑件之間，以及鈑件與主結構（樑或柱）間，因採自動化機械大量生

產之故，往往會有很大的縫隙，這些縫隙通常會用防水膠或隔音膠填滿，圖中即

為除膠後所露出的鈑件接縫  

但車身剛性雖然也能藉由後天改裝來提昇，比如加裝拉桿、結構桿等來提昇車體

強度，不過幅度有限，要能大幅提昇車體剛性與強度其實也不是不可能任務，只

不過工程浩大，除非有特殊用途，比如說競技車輛，或者車台已經裂得不像樣了，

才會進行我們所要介紹的「全車點焊」！ 



 
原廠生產線鈑件間的接合採用熱壓熔接的方式結合在一起，圖中即為熱壓熔接後

的原廠焊點  

談到這裡，大家不妨去想一個問題，既然剛性與結構強度如此重要，為何原廠不

做些改變？答案其實很簡單，原廠設計必須滿足絕大多數車主的需求，而非為了

某個特殊目的來「量身訂製」，其實原廠在特殊車款上，也有做類似的剛性補強

動作，比如一樣是六代喜美，相同的車型，國產 K8 跟日規 Type-R 車台結構就大

異其趣，甚至多了許多專屬配備，比如較粗的前後防傾桿、專用的引擎室拉桿與

前下結構桿等，就連車體的材質也與一般版本不同。 

 
加裝坊間所販售的結構桿或拉桿，為提昇車身剛性最簡便的方式，不過因為這些



結構與結構間的拉桿通常為鋁合金製造，且固定幾乎皆為「鎖螺絲」方式以便拆

裝，故實際提昇的效果有限，但已經能明顯感受車體剛性提昇  

就因為日規 Type-R 本身屬於針對 N 組賽事所打造的原型車，這個就是上述所說

的「特殊用途」或者「性能」車款，其實原廠也知道剛性的重要，但礙於成本與

市場考量，無法盡如人意。  

 
其實原廠有些車種配有強化剛性的結構桿，如圖中黑色橫桿即為流用自日規

Integra DC2 Type-R 車款的前下結構桿，此為日規 Type-R 車系專屬配備  

點焊補強車體結構  

前後避震塔需強化  

原廠生產線所製造的新車車體，是由一塊所謂的「底板」搭配由引擎室一直到車

尾的主樑（大樑），與其他不同部位鈑件所結合而成，其主要結構的支撐為 A

柱、B 柱與 C 柱，這個由「樑」、「柱」、「底板」與鈑件組成的車體，是由機

械手臂採焊接或重力壓模的方式結合而成，鈑件與鈑件的接合處有些則是用熱壓

的方式結合在一起，再以機械手臂點焊來補強結構與結構間的接合處。 



 
車體主結構中的「底板」並不是完全平整，而是採用壓模做出大量轉折，以營造

出「結構」來提昇鈑件的強度與支撐性  

但因為採生產線量產的方式大量製造，因此會有許多死角，這些地方的鈑件其實

並未完全緊密接合，且必須經過防水與隔音處理，因此會有一層厚厚塊狀的「隔

音膠」(通常位於大面積鈑件)，或條狀「防漏膠」(通常位於鈑件間或鈑件與主結

構接縫處)，以防止漏水同時減低車內噪音。 

而在底盤朝向地面的一側，則會全數覆蓋一層很厚的「防撞膠」，以避免因摩擦

或碎石敲打而產生脫漆導致鏽蝕，這些不同的「膠」，正常代步使用下並不會有

太大的問題。 

如果經常激烈操駕，久而久之鈑件會因受力過大而過度扭曲，產生撕裂的現象，

尤其是避震塔，在換上改裝避震器後，因為不斷的撞擊最容易產生撕裂處，此外，

加粗防傾桿後，也很容易造成防傾桿固定橡皮附近的鈑件撕裂，這時若加以點

焊，就可以達到補強結構、分散受力點的作用，這就是車身點焊最重要的用意。 

而最需要點焊的部位則為前後避震塔，及輪拱附近，因為這些是全車受力最大的

部分，當然需要進行強化！ 



 
加粗防傾桿雖可提高操控，但過粗的防傾桿在作動時的巨大拉力，加上過彎時因

慣性所產生的側向 G 值，容易造成防傾桿固定橡皮附近的鈑件撕裂，且這種狀

況屢見不鮮，故此處亦為點焊時的重點部位之一  

 

STEP 1.除膠  

 

既然要作剛性強化，很多鈑件接縫部分必須重新加以點焊或強化，不過在點焊之

前的第一個步驟，必須將原廠所有的隔音膠、防水膠以及防撞膠等等全數去除，

這是點焊前的基本功，也是最重要的一環，因為是否徹底除去這些「膠」，實為

點焊完工品質與效果的關鍵所在。 

這也是最為辛苦、繁瑣的過程，必須仔細清除所有接縫內的雜質，除膠之後還必

須加以打磨，最好能讓所有鈑件都完全「見底」，這樣在點焊時才能兼顧美觀與

效果。不過在除膠前，必須先將車上的線組、內裝、煞車油管路等等，全數拆個

精光、一樣不留。 



 
1.除膠的順序一般都是由裡而外，由上而下，並沒一定的順序，不過車室內是最

簡單的地方，因此建議從這裡開始，且車室內底板上有很多大面積的隔音膠，一

定要清除乾淨  

 
2.引擎室的大樑是點焊的重點所在，不管是防撞膠還是油漬，切記一定要清除乾

淨  



 
3.除膠完成的部位一定要加以打磨，一方面清除縫隙中可能殘留或沒清乾淨的殘

膠，另一方面可確保點焊時的美觀與完工品質  

 
4.車室內與引擎室除膠完成後，必須將車身翻轉，繼續進行底盤防撞膠的去除工

作，切記在翻轉時一定要讓車身置於地面，千萬不要使用所謂的烤肉架進行這個

動作，因為此時車身很脆弱，而且這項工程耗時頗長，長時間置於烤肉架上會導

致車體變形，這是我們所不想見到的  



 
5.俗稱內龜的輪拱部分為點焊重點，尤其是避震塔內部，所有的防撞膠一定要完

全除去，建議此時可採氣動工具搭配除膠劑一同使用，切忌貪圖快速採用火烤的

方式  

 
6.除膠完成後必須檢視鈑件變形處，如果可以盡量想辦法將其回復原位，或是讓

鈑件與鈑件間的縫隙縮小。若發現鏽蝕部位，在去除鏽蝕後最好立刻上一層噴

漆，以減緩鏽蝕部位擴散速度  



 
7.除膠完成，可清楚看出鈑件幾乎完全見底，大部分的原廠塗裝皆已除去殆盡

Check Point 

在翻轉車體時一定要確實固定，以防止直立的車體翻覆而前功盡棄，此外車身著

地的一側一定要做些緩衝措施以分散重量分布，避免著地側鈑件變形的困擾，如

何固定車身則可參考圖中所示範的方式。 

 

  



STEP 2.點焊  

縮小鈑件間距  

結構強度提昇  

 

除膠的步驟完成後，接下來就是重頭戲「點焊」步驟了，在這個步驟中，因為車

身也必須要翻轉數次，因此同樣採由裡而外、由上而下的順序進行，這個步驟的

重點在於提昇車體與結構的強度，建議採用俗稱 CO2 的「自動補料機」進行點

焊工程。 

若遇到結構強度不足的地方，則可用自動補料機來「填料」，再不然也可以自製

外加的「結構體」，來提昇特定部位（如避震塔、內龜等）的強度。點焊完成後

必須先送至鈑金廠烤漆，才能進行最後的組裝作業。 

 
1.點焊必須使用俗稱 CO2 的「自動補料機」，千萬不可採用俗稱「阿魯猛」的高

溫熔接機，以免溫度過高而破壞鈑件原有的強度與韌性  



 
2.車室內的點焊重點為駕駛艙周圍的鈑件接合處、座椅固定腳架、以及底板與

ABC 柱連接處，這些是攸關駕駛與乘客生命安全的部位，也是提昇操控路感的

最佳來源  

 
3.車室內點焊的另一個重點就是後避震塔，由於這裡屬於全車受力最大的部位之

一，且是鐵板與結構的交接處，因此必須「內外都點」，用焊點來製造結構，以

提昇剛性與強度  



 
4.底盤的點焊重點同樣為避震塔，由這裡可以很清楚的看出，避震塔的結構為鈑

金與鈑金，以及鈑金與大樑所組成，加上圓弧造型、死角甚多，因此這裡的間隙

特多且縫隙特大，很多改裝避震器後的車輛容易在此處產生鈑金撕裂的現象，因

此一定要特別仔細地進行點焊強化  

 
5.引擎室下方前大樑與車身鈑件接合處，則是全車最容易扭曲之處，因此建議焊

點間的距離可以稍微密一點，但也不可太密讓車體過硬而失去應有的韌性  



 
6.前軸的「牛擔」點焊則是操控提昇的關鍵，因為這裡必須負荷整個懸吊系統的

受力，以及引擎的重量與換檔時的拉扯力道，故一定要加強剛性與強度，這是操

控表現優異與否的關鍵點  

 
7.如同前述，當原廠結構強度不足時，可以「自製結構體」來加以補強，圖中即

為施工者自行製作的葉子板拉桿，內龜的避震塔處則是以補鈑件的方式來增加厚

度，一方面增加剛性，另一方面也提昇原廠結構的強度  



 
8.在點焊過程中，還必須不斷修整焊點的平整度，一方面是顧慮完工後美觀，另

一方面則是維持焊點大小強度的均衡，在剛性與韌性中取得平衡點，讓剛性得以

提昇，同時兼顧車身應有的韌性  

 
9.擋火牆與大樑接合處，原廠通常留有很大的間隙，這種地方就必須先以敲打整

修的方式縮小鈑件間隙，再以 CO2 自動補料機進行「填料」，以縮小縫隙、增

加鈑金間的密合度  



 
10.若是競技設定的車輛，建議在大樑與大樑間加一些自製的強化結構，一方面

可以提昇車體剛性，另一方面可確保激烈操駕時不小心的碰撞下，車體有足夠張

力保障車內駕駛的安全  

 
11.點焊完成後最好盡速送至鈑金廠進行烤漆，以避免裸露在空氣中的金屬鈑件

氧化，造成鏽蝕讓所有已經完成的工作前功盡棄。圖中為噴漆完成後的引擎室與

車內，可清楚看出焊點間距皆相同，且點焊過的部分在烤漆過程中再度抹上與原

廠相同的防水膠，以加強對車體的保護，防止鏽蝕再度發生  

Check Point  

 

車體結構強化與剛性提昇的作法其實還有其他方式，有人採用「鉚釘」取代點焊

的作法，不過這種方式只能用在鈑件與鈑件接合處來提昇密合度，且必須先「打

洞」再來拉鉚釘，等於作二次工，再者鉚釘必須使用不鏽鋼材質，不然很容易生

鏽，因此也大幅提高製作成本，所以這種方式近來較少見。  



 

Check Point  

 

由於點焊工程並非短時間可以完成，故在點焊過程中，每完成一小部分隨即噴上

一層噴漆，來隔絕空氣與裸露的鈑件，因為在點焊時的高溫會導致金屬氧化的速

度加快，所以必須藉由邊點邊噴漆的方式，來隔絕金屬鈑件與空氣的接觸，以減

緩氧化速度。  

 
 

 

 

 

 



SUZUKI Swift  

 

 

 

 

 
1994 年 Audi 推出革命性的 ASF（Audi Space Frame）全鋁合金車體結構技術，以創新的空間椼架

概念結合質輕堅固的鋁合金材質，打造出比傳統鋼鐵車身更輕巧穩定的高剛性車身結構，並發表首部

採用這項新技術的第一代 A8 旗艦車款，當時即成為全球車壇的創舉，也為多年來汽車業無法有效減

輕車身重量的難題，提供了具體的解決方案，同時將車重對於油耗經濟表現的影響降至最低。 

 

 

 



11

強度與剛性

外力的五種型態：

•• 張力張力

•• 壓力壓力

•• 剪力剪力

•• 彎矩彎矩

•• 扭轉力扭轉力

第二章 結構設計與分析

22

「應力「應力(stress)(stress)」」是機械材料受力之後的一

種狀態。

一截面積為A的桿件，兩端受到大小為F的
正向張力作用，此時整個桿件內應力大小

為：

正向應力

(1)     
A
P

=σ
Area
ForceStress =

正向應力正向應力可以分為張應力和壓應力。

應力的單位和壓力單位相同，為每單位面積之受力大小，公制單位為N/m2

（Pascal，簡寫為Pa）。

低碳鋼的降伏強度大約是200~500MPa。
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「應變「應變(strain)(strain)」」是指材料單位長度的

變形量。

應變是沒有單位的。

材料受力之後應力與應變的關係，非

常類似於彈簧受力和變形量的關係，

也有類似虎克定律虎克定律((HookeHooke’’ss Law)Law)的關

係式

(2)     
L
δε =

(3)     εσ E=

(4)     
EA
FL

=δ

正向應變

鋼的彈性模數是207GPa以及鋁的彈性模數是69~73GPa。

應力是因為材料發生應變而造成的狀態。

將三式組合，可以得到桿件在受正向力時，變形量和外力之間的關係如下式

44

「懸臂樑「懸臂樑(cantilever beam)(cantilever beam)」」和「簡支樑「簡支樑(simply supported beam)(simply supported beam)」」受到方向與

桿件垂直的剪力時的變形狀態

FF
F

V
M

F
V

F
V

M

F
V

M

F
V

F
V

M

懸臂樑和簡支樑

FF
F

P

F

P P

F

P

F

P P
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彎矩造成彎曲變形，最內側受到壓縮，最外側則受到拉伸。

懸臂樑或簡支樑受到剪力時，仍然可能產生正向應力，其應力大小計算公式如下：

P

F

P P

F

P

彎矩

(5)     
I

My
=σ

中性軸中性軸(7)     max I
Mc

=σ

66

DD Dd DDd hh

b

64

4DI π
=

( )
64

44 dDI −
=
π

12

3bhI =

截面慣性矩與截面模數

 ,2∫= dAyIx (6)     2∫= dAxIy

property  sectional-cross
load  externalstress= (9)     

c
Iz =(8)     max z

M
=σ
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一竹筷長度20公分，截面直徑5公釐，

兩端以簡支樑的形式支撐，竹筷中央施

以一大小為10牛頓的力，其所產生的最

大彎曲應力是多少？

例題1. 彎曲應力的計算 (I)
10N

5N 5N
自由體圖

5N

-5N

20cm

剪力圖

0.5Nm

10cm 20cm
彎矩圖

88

EIl
bWay

3

22

max =

簡支樑的彎矩中央點得到最大值

a b
l

w

l
wa

l
wb

a b
l

w

l
wa

l
wb

l
wb

l
wa

a b
l

w

l
wa

l
wb

a b
l

w

l
wa

l
wb

l
wb

l
wa

自由體圖

l

l
wb

l
wa

0 l

l
wb

l
wa

0

剪力圖 彎矩圖
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簡支樑的彎矩呈線性增加

自由體圖

w

l

2
w

2
w

w

l

2
w

2
w

剪力圖

2
w

2
w

0 1
2
w

2
w

0 1

彎矩圖

EI
Wly

3

max 384
5

=

1010

懸臂樑的彎矩中央點得到最大值

EI
Wly
3

3

max =

自由體圖

w

l

w

l

剪力圖

w

0 1

w

0 1

彎矩圖
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411
4

10968.2
64

−−×== mDI π
c=2.5×10-3  m σmax=4.21×107 Pa＝42.1MPa

例題1. 彎曲應力的計算 (II)

如果這個例子中10牛頓的外力是軸向張力，材料中產生正向應力的大小為

正向應力和彎曲應力相比較，差了足足有80倍左右。

最大變形量： ymax=5.61×107E-1m.

材料產生的軸向變形大小為

這個例子中兩種受力方式變形量大小的比較，差距超過五百倍。

MPa51.0==
A
Fσ

m1002.1 15 −×== E
EA
FLδ

1212

如果結構受力後產生的應力超過材料的降伏強度降伏強度或抗拉強度抗拉強度，結構本身會產生永

久性的破壞，就叫作結構的強度不足。

結構的剛性剛性不足時，受力後產生的變形量太大，即使結構不發生破壞，往往也會

影響機械系統運動的精確度，並且可能產生振動和噪音等問題。

結構對於張力、壓力的承受能力（包括強度和剛性），都遠遠優於對於彎矩的承結構對於張力、壓力的承受能力（包括強度和剛性），都遠遠優於對於彎矩的承

受能力受能力。最容易做的實驗就是手握雞蛋。

結構設計時的一個重要原則是盡量讓結構中材料承受張力或壓力盡量讓結構中材料承受張力或壓力。而對現有結構

中受到彎矩的部位，也要特別敏感、小心，這個部位可能最容易發生破壞。

結構設計上一些重要的概念
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AA

60mm
B

o30

700N
5mm

5mm

AA

60mm
B

o30

700N
5mm

5mm

試分析其在A、B兩點的應力狀態。

例題2. 應力計算的重疊原理 (I)

tension

bending

1414

例題2.應力計算的重疊原理 (II)

+ =+ =

彎曲應力＋正向應力＝所求的應力

彎矩所產生的應力：

正向拉力所產生的應力：

A點的應力為拉應力：1010+24.25=1034.25MPa

B點的應力為壓應力： 1010-24.25=985.75MPa

MPa010,1
52

5.221000
=

×
==

I
Mcσ

MPa25.24==
A
Fσ
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三個齒輪軸截面的轉動慣量分別為 I1=6×103mm4、I2＝2×104mm4、I3＝105mm4，

材料的彈性模數E為 207GPa，軸1、軸2在齒輪A、B咬合點所產生的變形量是多

少？

例題3. 齒輪軸剛性的計算 (I)

   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3A

B

D

C

   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3A

B

D

C

1616

例題3. 齒輪軸剛性的計算 (II)

   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3A

B

D

C

   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3A

B

D

C

Ay
150mm

NFA 1000=

75mm

Ay
150mm

NFA 1000=

75mm

齒輪徑向力

( ) mm0566.0
mm106N/m1020748

mm150N1000
48 4329

33
=

××××
×

==
EI
LFy A

A
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例題3. 齒輪軸剛性的計算 (III)

( ) ( )[ ] mm0978.0
mm350mm102N/m102073

mm75350mm75N1000
3 4429

2222

1 =
×××××

−××
==

EIL
baFy B

B

( ) ( ) ( ) ( )[ ] mm14.0mm275mm75mm350 
350102102076

mm75350mm75N1500 222
49 =−−
×××××
−××

=

( )222
2 6

baL
EIL
abFy c

B −−=

NFB 1000= NFC 1500=

By

75mm 75mm

350mm

NFB 1000= NFC 1500=

By

75mm 75mm

350mm

NFB 1000=

1By

75mm

350mm

NFB 1000=

1By

75mm

350mm

NFC 1500=

2By

75mm

350mm

NFC 1500=

2By

75mm

350mm

+=

1818

B點的變形也可以用重疊原理的概念來計算：

齒輪A和齒輪B咬合點上因為相互推拒的力量可能產生的最大間隙為

例題3. 齒輪軸剛性的計算 (IV)

mm2378.0mm14.0mm0978.021 =+=+= BBB yyy

mm2944.02378.00566.0 =+=+ BA yy
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懸臂樑或簡支樑在受到剪力時，除了會因彎矩而產生張應力、壓應力等正向應

力之外，在受到剪力作用的截面也會產生另一種形態的應力叫作「剪應力「剪應力(shear (shear 
stress)stress)」」。剪應力產生的原因相當多，如圖中螺栓所受到的是「直接剪力「直接剪力(direct (direct 
shear)shear)」」。

剪應力：

例題4. 螺栓的直接剪應力計算 15mm

10mm 40mm

P P

15mm

10mm 40mm

P P

( ) 2
22

mm7.176
4
15

4
===

ππdAs

MPa8.2
mm

N8.2
7.176

500
2 ====

sA
Pτ

P=500N

直接剪力

(11)     
sA

F
=τ

2020

0T

0T

0T

0T

D

10φ

D

10φ

假設受扭矩T0=100N m，且D=50mm，螺栓直徑

d=10mm。

截面積：

作用在螺栓上的剪力P可由扭矩計算：

四支螺栓中直接剪應力大小為：

22
22

mm56.78mm
4
10

4
=

×
=

×
=

ππ dA

N4000mm
2

50mN100
20 =⇒×=⋅⇒×= PPDPT

MPa73.12
mm

N
56.784

4000
4 2 =×

=
×

=
A

Pτ

例題4. 螺栓的直接剪應力計算
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一材料上下均受到剪應力作用時，其形狀不會被壓縮

或拉伸，而是垂直面的角度上會產生變化，這個角度

變化γ即稱作剪應變。

虎克定律：

G稱作材料的「剪力彈性模數「剪力彈性模數(modulus of elasticity (modulus of elasticity 
in shear)in shear)」。」。

三種剪應力型態：直接剪應力、垂直剪力直接剪應力、垂直剪力和扭轉剪扭轉剪

應力應力。

垂直剪力產生的剪應力大小和因彎矩產生的正向應

力相比，通常都太小而可以忽略不計。

扭轉剪應力的計算在軸的設計、分析上是非常關鍵扭轉剪應力的計算在軸的設計、分析上是非常關鍵

的的。

(12)     γτ G=

剪應力和剪應變

2222

扭轉剪應力

當一軸受到這樣的扭力作用時，材料本身會產生扭轉剪應力，這個扭轉剪應力的

大小也直接決定了軸的材料是否會破壞。扭轉剪應力：

軸心剪應力為零。

J是軸的「極慣性矩「極慣性矩(polar moment of inertia)(polar moment of inertia)」」，定義為：

實心圓軸的極慣性矩為 ，空心圓軸的極慣性矩為

極剖面模數：極剖面模數：

(13)     
J
Tr

=τ

(14)     2∫= dArJ

(15)
32

4dJ π
= ( )(16)

32

44 dDJ −
=
π

(17)     max J
Tc

=τ

c
JZ p = (18)     max

pZ
T

=τ
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例題5. 扭轉力作用下的應力狀態

馬達功率為750W，工作轉速1750rpm，一傳動軸直徑為10mm，此傳動軸在工

作過程中的最大扭轉剪應力為何？

功率(Watt)＝扭力(N m)×轉速(rpm)× (20)60
2π

1750 rpm = 183 rad/s

( ) ( )mmN4,098mN098.4
183
750

⋅=⋅==T

( ) ( )4
44

mm982
32
10

32
===

ππdJ

( )( ) ( )MPa87.20
982

54098
max ===

J
Tcτ
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試求圖中A、B點的位移，以及固定端最大應力。

尖端受到1000N的負荷，A點位移量：

200mm

A

B

100mm

1000N

mm25φ

200mm

A

B

100mm

1000N

mm25φ

例題6. 扭轉及彎曲組合應力和位移 (I)

( ) 48
44

m102
64

025.0
64

−×=
×

==
ππDI

( )

m104.6        
m102N/m102073

m2.0N1000        

3

4

4829

3

3

max

−

−

×=
××××

×
=

=
EI

WLy
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200mm

A

B

100mm

1000N

mm25φ

200mm

A

B

100mm

1000N

mm25φ

例題6. 扭轉及彎曲組合應力和位移 (II)

( ) 48
44

m108.3
32

m025.0
32

−×=
×

==
ππDJ

)rad(0066.0
m108.3N/m1080

m2.0mN100
4829 =

×××
×⋅

== −GJ
TLθ

(21)     
GJ
TL

=θ

扭矩所造成的角位移：

B點的總位移為：

mN100m1.0N1000 ⋅=⋅=T

m103.1m106.6m104.60066.0m1.0m104.6 3444 −−−− ×=×+×=×+×
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200mm

A

B

100mm

1000N

mm25φ

200mm

A

B

100mm

1000N

mm25φ

125MPaPa101.25
m102

m20.0250.2m1000N 8
48max =×=

×
××

== −I
MCσ

32.9MPaPa1032.9
m103.8

m20.025m100N 6
48max =×=

×
×⋅

== −J
TCτ

例題6. 扭轉及彎曲組合應力和位移 (III)

彎曲正向應力：

扭轉剪應力：

兩個應力的兩個應力的““總和總和””是多少呢？是多少呢？

莫耳圓莫耳圓可以清楚描述結構中某一點的應力

狀態。
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通常在表達材料上某一點的應力狀態
時，我們可以想像在這一點上有一個方
形的「應力元素「應力元素(stress element)(stress element)」。」。

為了保持力平衡，在應力元素中正向應
力和剪應力都是成雙成對出現。

以張應力為正，壓應力為負。

τxy代表施於應力元素表面的剪應力方向
為垂直於 x且平行於y軸。

剪應力的正負符號則是順時針方向的剪

應力為正，逆時針方向的剪應力為負。

二維應力元素

 

xσ

xyτ

yxτ

yxτ

xyτ

yσ

yσ

xσ

y

x

 

xσ xσ

xyτ

yxτ

yxτ

xyτ

yσ

yσ

xσ

y

x
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應力法則

材料上某一點上同樣的應力狀態，在轉動我
們應力元素定義的座標軸時，其正向應力及
剪應力數值也會隨著變動。

設計者感興趣的是，在這一點上最大正向應
力是多少？最大剪應力是多少？最大正向應
力、剪應力發生在哪一個方向、平面？

x、y方向在某一個特定角度時完全沒有剪應
力，只剩下正向應力σ1、σ2。

其中σ1 > σ2，此時σ1為「最大主應力」「最大主應力」，或
稱作「第一主應力」「第一主應力」，也就是在應力元素所
有不同方向上，在此方向正向應力是最大
的。而在與σ1方向垂直之則是「最小主應「最小主應
力」力」，或稱作「第二主應力」「第二主應力」。。

1σ

1σ

2σ

2σ

σφ
x

1σ

1σ

2σ

2σ

σφ
x

2
2

1 22 xy
yxyx τ

σσσσ
σ +⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −
+

+
=

( )[ ]yxxy σστφσ −= − 2tan 1
2
1

2
2

2 22 xy
yxyx τ

σσσσ
σ +⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −
−

+
=
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莫耳圓的建構

某一受力狀態下已知σx、σy、τxy。

建構一個σ-τ 平面。

繪出 (σx, τxy)、(σy, τyx)兩點。

連結此兩點的線段與橫座標之交點。

以 為圓心， 為半徑繪

成一圓，即為莫耳圓。

τφ2

σφ2

τ

σ

),( maxτσ avg

x

y

1σ2σ

),( xyy τσ

),( xyx τσ

0

τφ2

σφ2

τ

σ

),( maxτσavg

x

y

1σ2σ

),( yxy τσ

),( xyx τσ

0

τφ2 τφ2 τφ2

σφ2 σφ2 σφ2

ττ

σσ

),( maxτσ avg ),( maxτσ avg ),( maxτσ avg

xx

yy

1σ1σ1σ2σ 2σ 2σ

),( xyy τσ ),( xyy τσ ),( xyy τσ

),( xyx τσ ),( xyx τσ ),( xyx τσ

0

τφ2 τφ2 τφ2

σφ2 σφ2 σφ2

ττ

σσ

),( maxτσavg ),( maxτσavg ),( maxτσavg

xx

yy

1σ1σ1σ2σ 2σ 2σ

),( yxy τσ ),( yxy τσ ),( yxy τσ

),( xyx τσ ),( xyx τσ ),( xyx τσ

0

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ +
0 ,

2
yx σσ

2
2

2 xy
yx τ

σσ
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −

3030

τφ2

σφ2

τ

σ

),( maxτσ avg

x

y

1σ2σ

),( xyy τσ

),( xyx τσ

0

τφ2

σφ2

τ

σ

),( maxτσavg

x

y

1σ2σ

),( yxy τσ

),( xyx τσ

0

τφ2 τφ2 τφ2

σφ2 σφ2 σφ2

ττ

σσ

),( maxτσ avg ),( maxτσ avg ),( maxτσ avg

xx

yy

1σ1σ1σ2σ 2σ 2σ

),( xyy τσ ),( xyy τσ ),( xyy τσ

),( xyx τσ ),( xyx τσ ),( xyx τσ

0

τφ2 τφ2 τφ2

σφ2 σφ2 σφ2

ττ

σσ

),( maxτσavg ),( maxτσavg ),( maxτσavg

xx

yy

1σ1σ1σ2σ 2σ 2σ

),( yxy τσ ),( yxy τσ ),( yxy τσ

),( xyx τσ ),( xyx τσ ),( xyx τσ

0

莫耳圓與σ軸交於(σ1, 0)和(σ2, 0)兩點。

由莫耳圓得知，最大剪應力發生在(σavg, τmax)
點上。

由莫耳圓圓心連結(σx, τxy)之射線，可以對應應

力元素上的x軸。

圓心連結(σy, τyx)之射線，可對應應力元素之y

軸。

實際應力元素上的角度，在莫耳圓上被放大了

兩倍。

一個莫耳圓表達了一特定應力狀態，可以立即一個莫耳圓表達了一特定應力狀態，可以立即

讀出此應力狀態在不同座標方向上的正向應力讀出此應力狀態在不同座標方向上的正向應力

和剪應力數值。和剪應力數值。

莫耳圓導讀
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例題7. 莫耳圓的建構
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例題8.、9. 純單軸拉力負荷與純扭力負荷

τ

τφ2

yσσ =1

σxσσ =2

0

maxτ

τ

τφ2

yσσ =1

σxσσ =2

0

maxτ

yστ
2
1

max = at 45 degrees

τ

τφ2

xyτσ =1

σ
xyτσ −=2 0

τ

τφ2

xyτσ =1

σ
xyτσ −=2 0

xyτσ =max at 45 degrees
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o75
o75

o75
o75

例題10. 三維莫耳圓 (I)

到目前為止所討論莫耳圓的例子，都是屬於平平

面應力面應力。

右圖是一個由薄鋼板捲成的壓力筒，每一層鋼

板間相接的角度是75度，鋼板與鋼板之間以焊

接的方式固定，壓力筒內部壓力為0.875MPa，
鋼板厚度1mm，鋼筒的直徑為200mm。

設計者關切的是焊接部位應力狀況如何，最大

主應力、最大剪應力的角度是否和焊接角度重

合？

3434

力容器壁上任何一點，在x方向（沿圓周方向）和y方
向（壓力筒的軸向）都受到拉伸：

如果考慮x和y方向：

如果考慮x和z方向：

如果兩個主應力值同為正或同為負，我們必須考慮

三圍莫爾圓才能找出真實的最大剪應力。

875.21
2

75.435.87
=

−
=τ

75.43
2

05.87
max =

−
=τ

(Tension) MPa5.87
2

==
t

PD
xσ

(Tension) MPa75.43
4

==
t

PD
yσ

例題10. 三維莫耳圓 (II)

(87.5,0)(43.75,0)

maxτ

(87.5,0)(43.75,0)

maxτ
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結構如何產生破壞？

應力分析目的為何？應力分析目的為何？

希望能對所設計的機械結構強度做一預測，了解在此負載狀況下會不會產生

破壞。

結構如何產生破壞？結構如何產生破壞？

應力破壞

‧‧ 最大正向應力破壞理論最大正向應力破壞理論

‧‧ 最大剪應力破壞理論最大剪應力破壞理論

‧‧ 最大應變能破壞理論最大應變能破壞理論

以上三者以上三者都是以萬能試驗機對材料試片做拉伸試驗，在單軸拉力的狀態下測都是以萬能試驗機對材料試片做拉伸試驗，在單軸拉力的狀態下測

試得到的。試得到的。

側潰

疲勞

3636

最大正向應力破壞理論

如果結構最大正向應力大於材料的「容許應力「容許應力(allowable stress)(allowable stress)」」，便預測會產生破

壞。

脆性材料破壞通常是直接斷裂，因此容許應力通常考慮採用材料的「抗拉強度「抗拉強度

(ultimate (ultimate strength)strength)SSuu」」；延展性材料的破壞模式通常是先產生降伏(yield)造成永久變

形，因此考慮容許應力時通常採用材料的「降伏強度「降伏強度(yielding (yielding strength)strength)SSyy」」。

設計上考慮材料破壞時的容許應力，通常還會加入一個「設計係數「設計係數(design factor)(design factor)」」
N，或者稱作「安全係數「安全係數(safety factor)(safety factor)」」，將容許應力比較保守地設定在Su /N 或者

Sy /N。

設計係數的考量，主要是因為在做應力計算時，設計者對材料的性質、材料的品質

及結構所受到負荷的大小，都可能存在相當程度的不確定性，加上應力計算所使用

的公式，相對於真實負載情況，也難免做了某種程度的簡化。

設計係數的訂定和設計者對問題的了解與信心有關。

通常來說設計係數N=3是個合理的數字。在靜態結構、延展性材料，且設計者對材

料的性質、結構所受到負荷的大小和結構分析的方法，都相當了解時，設計係數可

以定在N=2。過高的設計係數固然比較“安全”，但也造成結構「過度設計(over 
design)」，使得結構笨重、浪費材料等。



3737

最大剪應力破壞理論

結構內產生的最大剪應力大於材料的容許剪應力時，便會產生破壞。

以延展性材料來說，容許剪應力通常考慮採用材料的「剪力降伏強度「剪力降伏強度(yielding (yielding 
strength in shear)strength in shear)」」Ssy。

材料受到單軸拉伸時， ，可以說明當一個延展性材料試片，在拉伸實驗

中開始降伏時，此時試片中的正向應力大小即為材料的降伏強度Sy，而此時試片

中的最大剪應力即訂為材料的剪應力降伏強度Ssy，同時 。

例題11.壓力容器之最大剪應力破壞 (I)

不會發生剪應力破壞

yστ
2
1

max =

ysy SS
2
1

=

MPa145
2
1

== ysy SS 48.33MPaMPa
3

145
N

S
MPa75.43 sy

max ==≤=τ
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單純正向應力或單純剪應力的破壞理論都不能完全適用，這時候對機械結構破壞的

預測，應該考慮「最大應變能破壞理論「最大應變能破壞理論(maximum strain energy theory of failure)(maximum strain energy theory of failure)」」。

單位體積內儲存的應變能：單位體積內儲存的應變能：

不管在如何複雜的應力狀態下，只要產生的總單位體積應變能大於材料試片做單軸

拉伸試驗產生降伏時的單位體積應變能，結構即產生破壞。

「等效應力「等效應力(equivalent stress)(equivalent stress)」」也被稱作「「von von MisesMises應力」應力」，結構的等效應力大於

降伏強度時，產生的總單位體積應變能，將會大於材料試片做單軸拉伸試驗產生降

伏時的單位體積應變能，因此最大應變能破壞理論預測當等效應力 時，結構

即產生破壞。

例題11. 壓力容器之最大應變能破壞 (II)

不會發生破壞

k
FkxU
22

1 2
2 == (25)     

22
1 2

2

E
Eu σε ==

最大應變能破壞理論
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前面介紹的這些應力計算的基本公式，都是假設結構

本身並沒有任何不規則的幾何形狀，但實際結構設計

時常常可能必須在結構上挖孔、銑槽，以和其他的零

件做配合，達成功能上的目的。

例如齒輪軸、鏈條扣、皮帶滑輪通常有數種不同的直

徑尺寸用來傳動動力元件與軸承的裝載。

在結構幾何形狀上突然有變化的區域，受力時便會造在結構幾何形狀上突然有變化的區域，受力時便會造

成應力集中的現象。成應力集中的現象。

應力集中現象可想像成應力是一股流動的「應力流「應力流

(stress flow)(stress flow)」」。

應力集中

maxσ

(27)     
0

max

σ
σ

=tK應力集中係數 ，σ0 稱作「名目應力「名目應力(nominal stress)(nominal stress)」」

4040

應力集中係數 – 平板中央有一個圓孔

w dw d
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D r d

F F

D r d

F F

應力集中係數 – 長軸肩部受張力作用
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1

1.5

2

2.5

3

3.5

4

r/d

K
t

1.01

1.1 1.2

D/d=2.0

4242

應力集中係數 – 長軸肩部受扭力作用
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FF
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12mm 10mm
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例題13. 應力集中
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反覆形式負荷

考慮軸不斷旋轉的狀況，軸上某一點的應力狀態，也不斷做壓應力－張應力－壓

應力－張應力的轉換，這樣的應力狀態，叫作「反覆應力(alternating stress)」。

疲勞破壞疲勞破壞最大的特徵，就是在結構應力超過疲勞強度時，材料並不會立即產生破

壞，而是在反覆受力超過一定的次數後，才會發生破壞。

   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3A

B

D

C

   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3   輸入軸１ 輸出軸３ 

   軸２ 

輸入軸1

軸2

輸出軸3A

B

D

C
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平均應力：反覆應力狀態中靜態、保持不變的部分。

應力振幅: 反覆應力狀態中動態、反覆變動的部分。

平均應力與應力振幅

( ) (28)     
2

minmax σσσ +
=m

( ) (29)     
2

minmax σσσ −
=a

time
0

maxσ

minσ

mσ
aσ

stress

time
0

maxσ

minσ

mσ
aσ

stress
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疲勞測試、S-N圖、忍受限

N
（旋轉數）

     S
（應力）

忍受限

 106

(旋轉數)

(應力)

忍受限

N
（旋轉數）

     S
（應力）

忍受限

 106

(旋轉數)

(應力)

忍受限

材料的忍受限完全是由疲勞測試實驗而來。

⎩
⎨
⎧

>
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=
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MPa1400504.0
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n S
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疲勞破壞的預測：Soderberg要件

yS

nS ′

N
Sn′

N
Sy

平均應力

破壞區

安全區

安全應力線

破壞線

應
力
振
幅

yS

nS ′

N
Sn′

N
Sy

平均應力

破壞區

安全區

安全應力線

破壞線

應
力
振
幅

nS′

水平軸：靜態應力。

垂直軸：反覆型態的應力。
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Force
x

xy

y
Force

x

xy

y

側潰側潰通常發生在「長柱「長柱(column)(column)」」受到壓力時，儘管壓

應力大小還不至於造成破壞，然而由於結構的“彈性不

穩定性(elastic instability)”，會產生側潰的現象而導致結

構破壞。

長柱相對較長且纖細。

纖細比纖細比：

rmin：整個長柱中最小迴旋半徑值。

Le：有效長度有效長度。

(33)     ratio sSlendernes
minmin r
KL

r
Le ==

側潰
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x-x軸：

y-y軸：
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(32)     KLLe =
P P P P PP P P P P

有效長度

理論值 K=1.0 K=0.5 K=2.0 K=0.7
實際值 K=1.0 K=0.65 K=2.1 K=0.8
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長柱側潰臨界負荷臨界負荷 Pcr的大小可以用「尤拉公式(Euler Formula)」來計算：

長柱側潰的臨界負荷和材料的強度（如材料的抗拉強度、降伏強度）完全無關，長柱側潰的臨界負荷和材料的強度（如材料的抗拉強度、降伏強度）完全無關，

僅和材料的彈性模數，也就是材料的剛性有關僅和材料的彈性模數，也就是材料的剛性有關。

材料的剛性相同，因此側潰的臨界負荷完全相同，也就是說，如果判定結構主要材料的剛性相同，因此側潰的臨界負荷完全相同，也就是說，如果判定結構主要

破壞模式是側潰，以便宜的低碳鋼和昂貴的合金鋼結構上的性能表現完全相同。破壞模式是側潰，以便宜的低碳鋼和昂貴的合金鋼結構上的性能表現完全相同。

( )
(34)     2

2

rKL
EAPcr

π
=

長柱側潰的預測：尤拉公式

5252

纖細比較小的「短柱(short column)」，尤拉公式並不適用。此時受到壓力時的破

壞，比較類似於一般壓應力破壞，而臨界負荷的大小則是用以下的「J.B. Johnson
公式」來計算：

臨界負荷的大小，除了和纖細比、材料剛性相關之外，也和材料的強度有關。

當纖細比趨近於零時，短柱的臨界負荷Pcr趨近於ASy，也就是 接近Sy時即產生

單純壓應力的破壞。

長柱、短柱如何區分長柱、短柱如何區分？？

( )
(35)     

4
1 2

2

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
−=

E
rKLS

ASP y
ycr π

短柱側潰的預測：J.B. Johnson公式

A
Pcr
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J ohnson公式曲線

Cc=118

 

尤拉公式 

Johnson 公式 

右圖中把兩個公式同時畫在圖

上，可以看到兩條曲線有一個

交點，這個交點叫作「長柱常

數(column constant)」。

如果纖細比大於長柱常數Cc，

應採用尤拉公式計算其側潰的

臨界負荷。

纖細比小於Cc時，則應用J.B. 
Johnson公式來計算其臨界負

荷。

(36)     2 2

y
c S

EC π
=

長柱常數

Euler formula

J.B Johnson Formula
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第三章 有限元素分析

在機械設計上實際作應力分析時，我們很快便會發現這些基本的公式並不夠用，

主要原因是在實際機械設計上我們所遇到的幾何形狀往往複雜得多。

現在來說，設計繪圖和結構分析已經不再是兩個不同部門的工作 。「有限元素分「有限元素分

析析(finite element analysis)(finite element analysis)」已經成為機械設計上非常重要的電腦輔助分析工具，大

部分有限元素分析軟體都已經結合了建構幾何模型的電腦輔助設計軟體，成為一

套整合的「電腦輔助工程(Computer Aided Engineering, CAE)」軟體。

有限元素方法可以分析熱傳學、流體力學、電磁學等不同領域的問題。

22

有限元素分析的一般程序

在結構分析的應用上，有限元素分析軟體可以定義複雜的幾何形狀，給定各種

不同的負載狀況和邊界條件，分析在這個負載和邊界條件之下，結構所產生的

應力、變形量，甚至做結構振動上的分析等。

前處理 求解 後處理

前處理器主要的功能，是讓設計者可以在非常友善的使用者介面下，定義有限
元素分析模型的幾何形態幾何形態、負載負載和邊界條件邊界條件。
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前處理器

有限元素模型負載的形式，最常見的是在節點上施加的力，或者在元素邊界上施加

的壓力。

有限元素模型邊界條件的設定，則是在模擬結構體和其周遭環境之間的關係，通常

是以節點的自由度來表示。

節點

負載

元素

力

節點

負載

元素

力
「元素「元素(element)(element)」」是由許多

「節點「節點(node)(node)」」連接組成

的。

設計者給定節點和元素之

後，也就定義了有限元素模

型的幾何形態。

許多有限元素分析軟體的前

處理器提供了「自動建構有「自動建構有

限元素網格限元素網格(automatic mesh (automatic mesh 
generation)generation)」」的功能。

44

求解器與後處理器

求解器中的動作，是先依據設計者定義的有

限元素模型（包括節點、元素、負載和邊界

條件的定義），建立出模型的系統方程式，

再對其求解。

後處理器將運算過後得到的結果以圖形的方

式輸出，使設計者可以得到更直覺的感受。

例如右圖是一個汽車輪圈在軸心施加彎曲力

矩，經過有限元素分析，由後處理輸出之圖

形顯示，其中各節點（或元素）的應力值，

可以用不同的顏色顯示在有限元素模型上

（通常以紅色代表高應力區域，藍色代表低

應力區域），結構變形量也可以放大後直接

畫在圖上，設計者可以一目了然地看出結構

受力後變形和應力分佈狀況。
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有限元素模型中共有三個節點。

一般有限元素分析軟體都會建有一個「元素庫「元素庫(element library)(element library)」」，使用者可以根

據其所分析結構之特性，選定其所需要的元素種類，並給定該元素所需要的材料

性質。一維彈簧的有限元素模型中，每個節點只有水平單向移動的自由度。

這裡定義彈簧元素1、元素2的彈性常數分別為k1、k2。

定義節點的座標和元素組成方式。

定義這個有限元素模型的負載和邊界條件。

有限元素法模型的建立 – 一維彈簧系統

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

u1 u2 u3

F

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

u1 u2 u3

F

66

一個典型的彈簧元素

( ) (1)          jipip uukf −=

( ) (2)          ijpjp uukf −=

(3)         jpipip ukukf −=

(4)       jpipjp ukukf +−=

(5)          
⎭
⎬
⎫

⎩
⎨
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=
⎭
⎬
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⎩
⎨
⎧
⎥
⎦

⎤
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−

−
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ip
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kk
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[ ]{ } { } (6)          fdk =

Element 
stiffness matrix

Displacement 
vector

Force vector

i j

ui uj

fjp
Pfip

i j

ui uj

fjp
Pfip

ui uj

fjpfip
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桁架元素

FKF

L

FF

FKF

L

FF

F

F

L

K F
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FF

FKF

L

FF

F

F
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K F

F

[ ] (11)     
⎥
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⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

−

−
=

L
EA

L
EA

L
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L
EA

k

節點的座標（長度L）和元素的材料性質

（截面積A、彈性模數E），都表現在元素

剛性矩陣中，而元素是由哪些節點連接而

成，則表現在系統剛性矩陣的組合方式。

88

相對於元素1、元素2，第(5)式轉變為

(7)          
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1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

u1 u2 u3

F

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

1 2 3

u1 u2 u3

F
1 2

u1 u2 u3

F

將有限元素模型轉換成系統方程式 (I)
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[ ]{ } { } (10)                          FDK =

12111                          Fukuk =−

232222111 Fukukukuk =−++−

33222                        Fukuk =+−

1110 Ffforces =⇒=∑

3320 Ffforces =⇒=∑

節點1：

222210 Fffforces =+⇒=∑節點2：

節點3：

K：系統剛性矩陣系統剛性矩陣或整體剛性矩陣整體剛性矩陣

將有限元素模型轉換成系統方程式 (II)

1010
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        Element 2 

有限元素分析軟體的處理方式是利用共用節點上產生交互作用的概念，將各單

獨元素的元素剛性矩陣，組合成為整體系統的系統剛性矩陣。

元素剛性矩陣組合系統剛性矩陣的過程，其實就是將元素剛性矩陣中的k值，

“丟”進系統剛性矩陣中各節點自由度相對應的位置即可。

系統負載自然是表現在系統的外力向量{F}，而邊界條件是表現在系統方程式中

的位移向量{D}中。

系統剛性矩陣的建構
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(12)式中，有三個線性方程式，“恰巧”也有三個未知數，所以可以順利求解。節點

1的自由度完全被限制住，因此實際上要求解的部分被縮減為(13)式

一般在解(13)式這種大型的線性方程式，都是用解線性代數問題中常用的「高斯「高斯

消去法消去法(Gaussian elimination)(Gaussian elimination)」」，將矩陣化為三角形矩陣三角形矩陣(triangular matrix)(triangular matrix)後求出第

一個未知數，再反代回去一一求出其他未知數。

解這個系統方程式，可說是有限元素分析整個程序中，最耗費電腦運算時間和記

憶空間的部分。

有限元素模型系統剛性矩陣的大小，不僅和有限元素模型中節點的個數有關，也有限元素模型系統剛性矩陣的大小，不僅和有限元素模型中節點的個數有關，也

和每一個節點的自由度個數有關和每一個節點的自由度個數有關。。

實務上可能會碰到擁有幾萬個自由度的有限元素模型，運算和儲存都是很大的問

題。

有限元素模型系統方程式求解的過程
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例題1. 系統剛性矩陣的組合與求解 (I)
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考慮如下圖中的三彈簧系統，三個彈簧彈性係數分別為k1=100N/m、k2=200N/m以

及k3=300N/m，且圖中作用力為F = 150N，試求出節點2的位移。

建構元素剛性矩陣：

組合系統剛性矩陣：
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例題1. 系統剛性矩陣的組合與求解 (II)

1414

例題2. 以有限元素法求桁架結構的應力 (I)
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A1=A2=10cm2, A3=5cm2 , A4=4cm2, F2=500N, F3=300N. 試求出每個桁架中的受力及應

力大小。

元素剛素矩陣：
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例題2. 以有限元素法求桁架結構的應力 (II)
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( ) 6

1

12
1 1061.1 −×=

−
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L
uuε

( )MPa333.011 == εσ E

( )N333111 =×= σAf

( )MPa333.03 =σ ( )N1663 =f

( )MPa333.04 =σ ( )N1334 =f

桁架1的應變：

桁架1的應力：

作用力：

桁架3、4中的應力和作用力分別

為：

例題2. 以有限元素法求桁架結構的應力 (III)
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有限元素分析軟體的應用(I)

一般有限元素分析軟體在求解器求解時，都會發出類似如下一連串工作訊息，

其代表的意義也分別解釋如下：

讀入前處理器中建立有限元素模型之數據

計算各元素的剛性矩陣

將元素剛性矩陣組合成系統剛性矩陣

開始高斯消去法向前消去(forward elimination)的過程

開始向後反代(backward substitution)一一求解

從節點位移計算應變，再計算應力

1818

有限元素分析軟體的應用(I)

計算完畢後得到之節點位移量和元素或節點的應力值，設計者可以由後處理器

讀入，以圖形的方式顯示出來。

如同進行一個設計計畫，設計者在建立一個有限元素分析模型前，也必須要對

整個模型的建立先作妥善規劃，對所要分析的問題中幾個重點必須要先了解清

楚，才能做進一步的細部規劃：

我們所要分析的問題是什麼？是否真正需要做有限元素分析，還是用基本

公式做簡單的計算已經足夠？

這個有限元素分析是要做一個精確的、定量的分析，還是只是要做粗略

的、定性的分析？是要分析整個結構，還是要做精確的局部分析？

如何選擇適當的元素？如何適切地模擬結構的負載和邊界條件？
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常見的元素種類 (I)

選用元素種類最重要的考量為元素中每一節點的自由度。選用元素種類最重要的考量為元素中每一節點的自由度。

桁架元素

• 2節點

• x、y移動自由度

‧僅能做軸向力分析

樑元素

• 2節點

• x、y移動自由度

• z方向轉動自由度

‧能承受彎矩
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二維樑元素節點上除了承受軸向力之外，還能承受剪力和彎矩，每個節點i、j各
有水平、垂直、旋轉等三個自由度，因此一個典型的二維樑元素的元素剛性矩陣

是一個如下6×6的矩陣。

樑元素
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二維平面應力元素

• 4節點

• x、y移動自由度

‧適合平面應力、應變狀態之分析

常見的元素種類 (II)

三維殼元素

• 4節點

• x、y、z移動

• x、y、z旋轉自由度

‧可做薄殼或平板分析

三維實體元素

• 8節點

• x、y、z移動自由度

• x、y、z旋轉自由度

‧可做一般性應力分析
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例題3. 對稱邊界條件的設定
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例題4. 有限元素模型的規劃

10mm

100mm

A

B

1.8m

3.0m

25KN

1.0m

1.5m

10mm

100mm

A

B

1.8m

3.0m

25KN

1.0m

1.5m 元素種類選擇上的考慮，支架A
兩端是用梢子固定，僅能承受

軸向分力，因此支架A將選擇利

用桁架元素，而支架B必須承受

彎曲力，因此將選擇利用樑元

素。
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元素連接性不正確

元素被扭曲

 

使用有限元素分析軟體常易發生的問題 (I)
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邊界條件不足
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使用有限元素分析軟體常易發生的問題 (II)

如果節點如果節點11的位移自由度沒有被限制住，會造成一個「剛體運動的位移自由度沒有被限制住，會造成一個「剛體運動(body motion)(body motion)」。」。
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使用有限元素分析軟體常易發生的問題 (III)
有限元素分析中單位的訂定

有限元素模型網格密度較大，在應力集中區域的最大應力計算也較準確。有限元素模型網格密度較大，在應力集中區域的最大應力計算也較準確。

 應力

網格密度 

 應力 

網格密度 
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例題5. 收斂測試來驗證有限元素網格密度的正確性

Kt



實例研究(一) 

 
 
實例研究(二) 

 



實例研究(三) 

 
 
實例研究(四) 

 
 


