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MEMS 系统中微平板结构声振耦合性能研究
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摘要 微机电系统 (micro-electro-mechanical system，MEMS)是指内部微结构尺寸在微米甚至纳米量级的微电

子机械装置，是一个独立的智能系统.长宽厚均处于微米量级的微平板为MEMS中的典型结构，其声学和力

学特性直接影响 MEMS的性能.针对同时受声压激励和气膜力 (通过考虑相同尺寸微平板振动引入)作用的

四边简支微平板结构，应用 Cosserat理论和 Hamilton原理，建立了考虑微尺度效应 (本征长度和 Knudsen数)

影响的声振耦合理论模型，并通过多重 Fourier展开法求解了耦合方程，得到了系统的传声损失结果.通过频

域分析，考虑微平板的不同振动频率、振动幅度和板间距，系统研究了不同尺度效应下微结构中气体薄膜所

产生的阻尼力对微平板结构传声特性的影响.研究发现尺度效应对于微结构的声振特性影响巨大，振动行为

对微结构的传声特性也有很大影响，控制并减小微平板的振动幅度以及增大微平板的间距都能够提高微平板

的声振性能.研究结果为MEMS中微平板的稳定性优化设计提供了理论参考.
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SCALE EFFECT ANALYSIS FOR THE VIBRO-ACOUSTIC PERFORMANCE OF
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Abstract Micro electromechanical system (MEMS) is an electromechanical device of microscale, in which micro-plate

is the most typical structure. Its acoustical and mechanical properties influence the design of MEMS significantly. The

vibroacoustic performance of simply supported micro-plate subjected to simultaneous stimulation of sound pressure and

gas film (squeeze film) damping force is analyzed theoretically, the latter induced by the vibration of a micro-plate having

similar size. By applying the Cosserat theory and the Hamilton principle, micro scale effects due to characteristic length

and Knudsen number are taken into account. The governing equations are subsequently solved using the method of

multiple Fourier transform to quantify sound transmission loss (STL) across the micro-plate. In the frequency domain,

the effects of squeeze film under different circumstances (e.g., different characteristic lengths and Knudsen numbers,

different vibration frequencies and amplitudes) on STL are investigated systematically. This work demonstrates the great

influence of micro-scale effects, as well as vibration, on STL. Decreasing the vibration amplitude and increasing the
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distance between micro-plates lead to better performance of sound transmission. Results presented in this study provide

useful theoretical guidance to the practical design of micro-plates in MEMS.

Key words MEMS，micro-plate，squeeze film, sound transmission loss

引 言

微机电系统 (MEMS)泛指尺寸在厘米级别甚至

更小的小型装置，或主要由传感器、执行器和微电

源三个部分组成的独立的智能系统.一般认为，微机

电系统是以微电子、微机械和材料科学为基础，研

究、设计、开发并加工制造具有特定功能的微型机

械，包括微传感器和微系统等.

在 MEMS 的力学范畴内，研究主要针对微平

板 [1−4] 和微悬臂梁 [5−7] 模型，或基于二者的穿

孔 [8−9]、开槽 [10−11] 模型，考察其在微尺度下的力

学特性，选取不同参数时的频谱特征，以及不同材

料的功能和适用性分析等.

例如，Zhang等 [12] 采用连续弹性理论对微梁

结构的振动器进行了力学分析，Craighead[13] 则对

扭转结构振动器中的微平板和微梁结构进行了分析.

Mehner等 [14] 对微悬臂梁的理论研究从 Reynolds方

程入手，分析了孔径、孔深等参数对带孔微悬臂梁

力学性能的影响；随后，他们加大了模型的复杂程

度，由单个微悬臂梁过渡到对称的 “L” 型双悬臂梁

模型，并考虑了两个悬臂梁之间的相互作用.

当研究对象的尺度进一步缩小时，经典的连续

弹性理论不再适用.有鉴于此，近年来，基于Cosserat

理论的微尺度下振动力学特性研究渐被学者接受.例

如，康新和席占稳 [15]研究了微梁结构在尺度效应下

的振动特性，分析了本征长度对微梁固有频率的影

响；王晓明等 [16]研究了四边简支微平板在尺度效应

下的振动特性，同时分析了本征长度对微平板固有

频率的影响.

此外，研究 MEMS中微结构的振动特性，还应

考虑压膜阻尼 (气膜力)的影响. Bao和 Yang[17] 利用

Langlois[18] 的摄动方法，给出了气膜力的表达形式，

该形式采用无穷级数的表示方法，考虑了垂直方向

的弹性阻尼力以及切向的黏性阻尼力，在此基础上

可分析挤压数、频率等对气膜力大小的影响，同时可

研究带孔、槽的微平板的力学特性. Bao和 Yang[17]

的研究结果与 Griffin等 [19] 以及 Blech[20] 的理论结

果完全吻合，证明了其理论分析的准确性和正确性.

在微尺度条件下，由于研究对象的尺度接近于

气体分子的平均自由程，还需考虑气体的尺度效应.

衡量所研究对象气体尺度因素的一个重要参数就是

Knudsen数 [21−23]，它表征了流体分子平均自由程和

研究对象特征尺寸之间的比值，直接反映了该系统

中气体的稀薄程度. Knudsen数越大，系统中的气

体稀薄性越强，气体的连续性假设越得不到满足；

反之，Knudsen数越小，系统中的气体稀薄性越弱.

Knudsen数较大时，流体的黏性系数发生明显变化，

需要引入有效黏性系数 [24]的概念，这部分内容将在

后文的模型建立和参数讨论部分中详细说明. Veijola

等 [25] 的研究归纳综合了前人关于定量计算有效黏

性系数的理论，根据 Fukui和 Kaneko[26−27]的研究成

果，采用拟合的方法，得到了有效黏性系数的表达

式，其误差小于 5%.该表达式表明，尺度效应对微

尺度下力学模型的影响不可忽略，且在 Knudsen数

很大的情况下，其影响极其巨大 [25].

在不考虑板和气体两种尺度效应的情况

下，Carneal等 [28]分析了双板结构的声学效应，指出

双板之间的相互辐射作用会导致更大的传声损失，

并作出了相应的频谱分析.任树伟等 [29]开展了更为

深入的研究，不仅考虑了本征长度对微平板固有频

率的影响，还采用无穷级数的相关理论，给出了声

压激励下微平板传声损失的叠加解，分析了传声损

失受板厚和本征长度影响的频谱图：这些结果具有

较大的实际意义和参考价值.

目前，国内外学者针对 MEMS微结构的研究很

少涉及的声学和力学的耦合领域.有鉴于此，在同时

考虑板和气体的尺度效应的情况下，本文重点研究

声学激励下微平板结构的声学特性和阻尼效应的耦

合.首先，在考虑阻尼效应的基础上，从传声控制方

程入手，通过多重级数的展开理论，获得了阻尼和

声压激励下的耦合解.其次，在中低频振动条件下，

数值求解了声压与阻尼耦合效应下的静态传声损失.

最后，考虑微尺度效应，系统分析了不同振动条件

下阻尼对传声损失的影响.

1考虑阻尼效应的微平板声振耦合理论模型

在很多情况下，在微机电系统中的微结构中存
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在压膜阻尼作用. 压膜阻尼是由于两平行板相对运

动挤压其中的薄膜气体而产生的，一般分为阻尼和

刚度两种形式. Bao和 Yang[17] 给出了这种压膜阻尼

的数学表现形式.

1.1 声振耦合模型的建立

本文所研究模型如 1所示. 考虑两个边长为 L、

厚度为 h的正方形微平板，其中上部平板 (top plate)

为四边简支，底部平板 (bottom plate)相对上部平板

做上下往复简谐振动.振动位移大小为 δh0，其中 δ

是振动位移和两个微平板之间初始间距之比. 由于

相同大小的振动位移对不同尺寸微平板的力学性能

的影响不尽相同，故考虑振动的绝对大小意义不大，

而考虑振动位移和其他宏观尺寸 (如板间距)的关系

更有价值.有鉴于此，本文关于振动位移的讨论对象

为 δ.

图 1 双板模型

Fig. 1 Double-micro-plates model

由于微平板之间的相对运动，图 1所示运动微

平板和简支微平板之间的气体对两个微平板产生阻

尼效应.两板相对靠近彼此时，板间隙中的气体压强

增大，同时板边缘的气体被挤出；两板相对远离彼

此时，板间的气体压强减小，外部气体被吸入间隙，

流动的气体产生的黏滞拉力作用于两板，并根据压

缩程度呈现阻尼和刚度两种形式 [30]. 这种阻尼效应

的强度可表示为压膜 (squeeze film)阻尼强度 psf.

因此，本文所研究的简支微平板受到入射声压

pi、反射声压 pr、透射声压 pt和压膜阻尼强度 psf的

共同作用，如 2所示.

对简支微平板而言，考虑其长度远大于其厚度

L � h，可采用 Kirchhoff 板的假设来构建理论模

型，并通过 Cosserat理论计及微平板的尺度效应.

Cosserat理论选取的单元体具有一定的尺度，而不是

任意小的微元体，且不再将研究对象视作连续、均

匀的变形体.该理论假设每个粒子同时具有 3个位移

自由度和 3个旋转自由度 [16].

图 2 声压、气膜力耦合模型

Fig. 2 Acoustic pressure and squeeze film coupling model

对 Cosserat理论进行线性化处理，可得约束转

动 Cosserat理论，该理论假定粒子的转动等同于物

质转动，即 ωi = ei jkuk, j/2(其中 ei jk 为置换张量)，且

相对应的应变张量为零.参照图 2，定义 w为微平板

在 z方向上的挠度，结合经典弹性理论，微平板的位

移张量可表示为

ω1 =
∂w
∂y
, ω2 =

∂w
∂x

(1)

鉴于曲率张量 χi j = ωi, j，则有下式

χ11 =
∂2ω

∂y∂x
, χ12 =

∂2ω

∂y2

χ21 = −∂
2ω

∂x2
, χ22 = − ∂

2ω

∂x∂y


(2)

采用旋转约束 Cosserat理论，应变能密度仅为

应变和曲率的函数 [31]，故可将应变能表示为

U =

∫ [
µL

(
εi jεi j + l2χi jχi j

)
+
λLεiiε j j

2

]
dV (3)

其中，i j 表示应变张量，µL 和 λL 为拉梅系数，l为材

料的本征长度.

微平板的动能 T和外界激励做功W满足下式

T =
1
2

∫
ρh

(
∂w
∂t

)2

dA

W =

∫
(pi + pr − pt + psf) wdA


(4)

其中，ρ为微平板的材料密度，A为微平板的面积，h

为微平板的板厚.

根据 Hamilton变分原理

δH =

∫ t2

t1

(δU − δT − δW) dt = 0 (5)
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将式 (3)和式 (4)代入上式，可得
∫ t2

t1

∫ { [
E

(
1 + jη

)
h3 (1− ν)

12 (1+ ν) (1− 2ν)
+

E
(
1 + jη

)
l2h

2 (1+ ν)

]
∇4w+

ρh
∂2w
∂t2
− (pi + pr − pt + psf)

}
δwdAdt = 0 (6)

其中，η 表示材料的阻尼系数；ν 为材料的泊松比，

取 0.278；E为材料的弹性模量，取 50 GPa; j=
√−1.

综合上述，可得声激励和阻尼效应共同作用下

的振动控制方程

D∇2∇2w + ρh
∂2w
∂t2

= pi + pr − pt + psf (7)

其中，D表示考虑尺度效应时微平板的等效弯曲刚

度，即

D =
E

(
1 + jη

)
h3 (1− ν)

12 (1+ ν) (1− 2ν)
+

E
(
1 + jη

)
l2h

2 (1+ ν)
(8)

1.2 耦合控制方程的求解

在空气和简支微平板下表面的交界面上，气体

质点和与之相邻的微平板质点在垂直于交界面方向

上的速度分量相等，即满足速度连续性条件

上表面 z = −h
2

−∂Φ1

∂z
= jωsw (9)

下表面 z =
h
2

−∂Φ2

∂z
= jωsw (10)

其中，Φ1 和 Φ2 分别代表上、下表面声场的速度势

函数，ωs是声波的圆频率.

定义入射声波声场的速度势函数为 [32]

Φ1,i (x, y, z; t) = I ie
j(ωst−kxx−kyy−kzz) (11)

其中，I i 是相应的幅值，kx, ky和 kz分别是波数 k0在

x, y和 z方向的分量，满足

k0 = ωs/c

kx = k0 sinϕ cosθ

ky = k0 sinϕ sinθ

kz = k0 cosϕ



(12)

其中，ϕ是入射俯仰角，即入射声压与 z轴夹角；θ

是入射方向角，即入射声压与 x轴夹角；c为声速，

取 340 m/s.

同理，定义反射声波声场的速度势函数和透射

声波声场的速度势函数为

Φ1,r (x, y, z; t) = βre
j(ωst−kxx−kyy+kzz) (13)

Φ2,t (x, y, z; t) = εte
j(ωst−kxx−kyy−kzz) (14)

其中，βr和 εt是相应的幅值.

因此，微平板上表面的声场速度势函数为 Φ1 =

Φ1,i +Φ1,r，即

Φ1 (x, y, z; t) = I ie
j(ωst−kxx−kyy−kzz) + βre

j(ωst−kxx−kyy+kzz)

(15)
声压与声压速度势有如下关系

pr + pi = jωsρ0Φ1 (16)

其中，ρ0为空气密度，取 ρ0= 1.293 kg/m3.联合式 (16)

和式 (9)，可得速度连续性条件的另一种形式

上表面 z = −h
2
∂ (pi + pr)

∂z
= ρ0ω

2
sw (17)

在简支微平板的下表面，由于气膜压仅与底部

微平板的振动有关，而与简支微平板的振动无关，故

将式 (14)带入 Φ2 = Φ2,t中可得

Φ2 (x, y, z; t) = εej(ωst−kxx−kyy−kzz) (18)

同理，可得速度连续性条件 (10)的另一种形式

下表面 z =
h
2

∂pt

∂z
= ρ0ω

2
sw (19)

综合式 (17)和式 (19)，可得速度连续性条件为

上表面 z = −h
2

∂ (pi + pr)
∂z

= ρ0ω
2
sw (20a)

下表面 z =
h
2

∂pt

∂z
= ρ0ω

2
sw (20b)

简支边界条件下，微平板的挠度可表示为

w =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

Amnϕmne
jωst (21)

其中，ϕmn = sin
mπx

L
sin

nπy
L
为简支模态函数，Amn为

简支模态系数.

同时，将入射声压、反射声压和透射声压分别

表示为简支态级数的形式
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pi (x, y, t) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

Imnϕmne
j(ωst−kzz) (22)

pr (x, y, t) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

βmnϕmne
j(ωst+kzz) (23)

pt (x, y, t) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

εmnϕmne
j(ωst−kzz) (24)

其中，βmn, εmn和 Imn分别为第mn阶反射声压、透射

声压和入射声压的幅值.由于入射声压可表示为

pi (x, y, t) = Iej(ωst−kxx−kyy−kzz) (25)

则由上两式得 Imn =
4
L2

∫ L

0

∫ L

0
Iej(−kxx−kyy)ϕmndxdy，

然后对其积分可得

Imn =
4mnπ2

(
e−jkxL cosmπ − 1

) (
e−jkyL cosnπ − 1

)
I

[
(kxL)2 − (mπ)2

] [(
kyL

)2 − (nπ)2
]

(26)

将式 (21)∼式 (24)代入式 (20)，可得

βmn =
−jρ0ω

2
sAmnej kzh

2 + Imnkzejkzh

kz
(27)

εmn =
jρ0ω

2
sej kzh

2

kz
Amn (28)

Bao和 Yang[17]的研究表明，可将气膜力表示为

F = −PaA
h0

fe (σ) z− PaA
h0ωsf

fd (σ) ż (29)

其中，ωsf 为底部微平板的振动频率，σ为挤压数且

σ =
12µωsfL2

Pah2
0

，Pa表示环境压强，µ表示黏性系数，h0

为板间距，A为振动微平板面积.考虑微尺度效应，挤

压数变为

σ =
12ηeffωsfL2

Pah2
0

(30)

其中，ηeff 为有效黏性系数，与 Knudsen数有关，二

者关系为 [26]

ηeff =
η

1 + 9.638K1.159
n

(31)

Knudsen数定义为

Kn =
λ

h0
(32)

其中，λ表示环境空气分子的平均自由程.

挤压数 σ决定了空气薄膜的可压缩性：挤压数

较高时，空气薄膜的可压缩性较好，空气薄膜力可近

似看作弹性力；挤压数较低时，空气薄膜的可压缩

性较差，空气薄膜力主要以阻尼力形式表现 [17]. 因

此，空气薄膜力可视为由弹性力和阻尼力两部分组

成.

令
PaA
h0

fe (σ) = ke，
PaA

h0ωsf
fd (σ) = cd，则可将式

(29)表达为

F = −kez− cdż (33)

ke 和 cd 可被视为空气薄膜力的弹性系数和阻尼系

数，其值共同决定了空气薄膜力的大小. Blech[20] 给

出了空气薄膜力的弹性系数和阻尼系数，即

ke =
64σ2PaA
π8h0

∑

m,n=odd

1

(mn)2

{[
m2 + (nε0)2

]2
+
σ2

π4

}

(34)

cd =
64σPaA

π6h0

∑

m,n=odd

m2 + (nε0)2

(mn)2

{[
m2 + (nε0)2

]2
+
σ2

π4

} (35)

其中，ε0 为微平板的长宽比，鉴于本文假设微平板

为正方形，故 ε0=1.

由于振动形式为频率 ωsf、振幅 δh0的简谐振动，

故振动微平板的位移 z和速度 ż满足

z = δh0 cos(ωsft)

ż = −ωsfδh0 sin(ωsft)

 (36)

将式 (34)∼式 (36)代入式 (33)，并除以微平板的

面积 A，得 psf (t)的表达式如下

psf (t) =
F
A

= −64σ2Paδh0 cos(ωsft)
π8h0

·
∞∑

m,n=odd

1

(mn)2

{[
m2 + (nε)2

]2
+
σ2

π4

}+

64σPaωsfδh0 sin(ωsft)
π6h0

·

∞∑

m,n=odd

m2 + (nε)2

(mn)2

{[
m2 + (nε)2

]2
+
σ2

π4

} (37)

可将上式进行形式上的简化，即

psf (t) = acos(ωsft) + bsin(ωsft) (38)

其中，a和 b满足下式

a = −64σ2Paδ

π8
·

∞∑

m=1,odd

∞∑

n=1,odd

1

(mn)2

{[
m2 + (nε)2

]2
+
σ2

π4

} (39)
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b =
64σPaδωsf

π6
·

∞∑

m=1,odd

∞∑

n=1,odd

m2 + (nε)2

(mn)2

{[
m2 + (nε)2

]2
+
σ2

π4

} (40)

将 acos(ωsft) 和 bsin(ωsft) 分别展开为如下无穷

级数

acos(ωsft) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

amnφmne
jωst

bsin(ωsft) =

∞∑

m=1

∞∑

n=1

bmnφmne
jωst

然后将两式变换为以下形式

acos(ωsft)
ejωst

=

∞∑

m=1

∞∑

n=1

amnsin
mπx

L
sin

nπy
L

(41)

bsin(ωsft)
ejωst

=

∞∑

m=1

∞∑

n=1

bmnsin
mπx

L
sin

nπy
L

(42)

苏联数学家菲赫金哥尔茨 [33]提出了多重 Fourier

级数的展开方式.当函数 f (x, y) =
acos(ωsft)

ejωst
在正方

形区域 (Q) = [0, L; 0, L]上可积；偏导数 f ′x和 f ′y 处处

存在且有界；二级导数 f ′′xy(或 f ′′yx)存在且连续，则有

f (x, y) ∼
∞∑

n,m=0

λn,man,m sin
mπx

L
sin

nπy
L

(43)

其中 λn,m满足

λn,m =



0.25, m = 0,n = 0

0.5, m = 0,n , 0或m, 0,n = 0

0, m, 0,n , 0

当 m或 n最少一个为零时，sin
mπx

L
sin

nπy
L

= 0，故

式 (43)可化简为

f (x, y) ∼
∞∑

n,m=1

amnsin
mπx

L
sin

nπy
L

(44)

其中，系数 amn满足

amn =
4
L2

∫∫

(Q)
f (x, y) sin

mπx
L

sin
nπy
L

dxdy. 对该

式积分，可得

amn =
4

mnπ2
(1− cosnπ) (1− cosmπ) acosωsft · e−jωst

(45)

同理，可得

bmn =
4

mnπ2
(1− cosnπ) (1− cosmπ) bsinωsft · e−jωst

(46)

将式 (21)～式 (24)以及式 (27)和式 (28)代入式

(7)，并考虑上述对 psf (t)的推导，可得

Amn =
2e

jkzh
2 Imn + (amn + bmn)

D

[(mπ
L

)2
+

(nπ
L

)2
]2

−
(
ρh− 2 j

ρ0

kz

)
ω2

s

(47)

将上式代入式 (28)，可得

εmn =
jρ0ω

2
sej kzh

2

[
2e

jkzh
2 Imn + amn + bmn

]

kz

D

[(mπ
L

)2
+

(nπ
L

)2
]2

−
(
ρh− 2j

ρ0

kz

)
ω2

s



(48)

入射声功率Wi 和透射声功率Wt 可以无穷级数

形式 [29]表示为

Wi =
L2

8ρ0c

∞∑

m=1

∞∑

n=1

I2
mn (49)

Wt =
L2

8ρ0c

∞∑

m=1

∞∑

n=1

ε2
mn (50)

定义传声损失 STL(sound transmission loss, STL)

为

STL = 10 lg

(
Wi

Wt

)
(51)

综合式 (49)～式 (51)，可得

STL = 10 lg

∣∣∣∣∣∣∣
∞∑

m=1

∞∑

n=1

I2
mn

∣∣∣∣∣∣∣
∣∣∣∣∣∣∣
∞∑

m=1

∞∑

n=1

ε2
mn

∣∣∣∣∣∣∣

(52)

2系统参数影响分析

一般而言，针对传声效应的分析多集中于其频

谱特性.利用频谱特性，可得一定参量条件下所研究

对象的最佳吸声效果、最佳隔声效果或最小传声损

失与声波频率的关系，进而针对工程实际中具体传

声的需求设计相关参数.

下文我们系统分析简支微平板的本征长

度、Knudsen数、振动微平板的振动频率和振动幅

度，以及两微平板的间距对简支微平板传声损失特

性的影响.针对各种参数的讨论，如无特殊说明，相

关变量的取值如表 1所示.

表1 变量表

Table 1 Variables

ωsf/Hz ϕ/(◦) l/µm h0/µm δ λ/µm

100k 0 0.5 10 0.1 0.038
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其他常数参量的选取如表 2所示.

表2 常量表

Table 2 Constants

L/µm h/µm Pa/kPa η/(mPa·s−1) θ/(◦)

80 5 101 185 0

考虑阻尼效应后，由于本文模型的传声损失与

时间相关 (见式 (45)和式 (46))，欲考察传声损失的

频谱特性，必须排除时间因素.我们选择在一定时间

内，分散选取若干传声损失并取其平均值作为该频

率段的传声损失.实际上，由于微平板在低频振动时

传声损失的稳定性，在任意时间取点均不会有太大

误差；但是，为了结果的精确性和取值的广泛性，我

们采取了在大范围时间段取点求平均的方法，以获

取更为可靠的结果.

2.1 收敛性分析

式 (52)以级数形式给出，故在数值计算时需考

察其收敛性.一般而言，若级数求和在给定的声压频

率处收敛，则该级数求和结果在低于此给定频率的

任意频率处均收敛 [32]. 由于本文数值求解的最高振

动频率 ωsf为 200 kHz，最高声波频率 ωs为 50 MHz，

故选择此振动频率和声波频率用于检验 STL的收敛

性. 图 3结果表明，当级数项数 m和 n取值 40或更

大时，传声损失是收敛的.

图 3 传声损失的收敛性分析

Fig. 3 Convergence of STL

2.2 微尺度效应的影响

本文模型考察的微尺度效应包括两个方面，即

本征长度 l 和 Knudsen数 Kn，它们分别影响简支微

平板的等效刚度和压膜力的大小.

首先分析 Knudsen数对传声损失的影响. 作为

分子平均自由程和系统尺度的比值，Knudsen数表

征了气体的稀薄程度. Knudsen数越大，气体稀薄性

越强；Knudsen数越小，气体的稀薄性越弱. 在给定

微平板间距 h0的条件下，研究 Knudsen数对传声损

失的影响，实际是研究气体稀薄程度对传声的影响.

图 4显示了声压斜入射 (ϕ = 45◦)时，不同 Knud-

sen数对传声损失的影响.随着 Knudsen数的增大，即

随着系统微观程度的增加，传声损失曲线出现更为

明显的波峰，且在靠近波峰所处的频段，传声损失

随 Knudsen数增大而增大的现象越明显. 例如，在

35 MHz, 41 MHz, 44 MHz等附近的波峰处，考虑微尺

度效应比不考虑微尺度效应对传声损失的影响大数

个数量级.

图 4 Knudsen数对传声损失的影响

Fig. 4 Influence of Knudsen number on STL

图 4中 Knudsen数从 0.01变化到 1，表示气体物

理模型从滑移区到过渡区，一方面连续流体假设的

适用性逐渐降低，另一方面有效黏性系数显著变化.

实际上，通过式 (30)和 (31)可知，随着 Knudsen数的

增大，有效黏性系数 ηeff 减小. 这是因为当 Knudsen

数远小于 1时，系统的黏性耗能主要由气体分子之

间的相互碰撞导致，因此随着气体的稀薄性越来越

强，气体分子之间的碰撞逐渐减少，黏性系数相应

会越来越小；当 Knudsen数逐渐增大，系统尺度和气

体分子平均自由程处在同一个数量级上时，气体分

子与微平板之间的碰撞逐渐占到主导地位，但此时

随着气体的稀薄性越来越强，气体分子与微平板之

间的碰撞也会逐渐减少，黏性系数相应越来越小 [24].

有效黏性系数的减小导致挤压数 σ减小，即减小了

阻尼力，从而使得传声损失增大.因此，随着系统微

尺度效应的加大，传声损失随之增加.

本征长度 l 是 Cosserat理论中的一个重要参数，
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它与材料内部微结构的尺度相关，并影响简支微平

板的等效刚度.声压垂直入射 (ϕ = 0◦)时，图 5给出

了不同本征长度对传声损失的影响曲线. 由于不同

本征长度对传声损失影响曲线在斜入射条件下图线

密集，且受到周期性波谷的影响，规律不够显著，故

采用垂直入射条件.

图 5 本征长度对传声损失的影响

Fig. 5 Influence of characteristic length on STL

由图 5可知，本征长度 (l = 0.5 µm)相较于系统

尺寸 (微平板边长 L = 80µm)较小时，其频谱图与不

考虑本征长度 (l = 0 µm)时的传声损失曲线较为吻

合.而且，声压频率相对较低 (小于 30 MHz)时，两

者基本重合；在高频段，两者间也仅仅是相位有略

微的差别.本征长度较大 (l = 1µm)时，相较于不考

虑本征长度时的传声损失曲线，频谱图的波峰和波

谷变化明显，且整条曲线出现了明显的右移.

本征长度对传声损失的影响实际上是考虑具有

不同内部微结构的材料对传声性能的影响. 材料内

部微结构的非均匀性将使材料的力学性能出现不同

于经典弹性理论的结果. 因此在本文考虑尺度效应

的理论中，材料的本征长度会对材料的传声性能产

生较大影响. 激励声压的频率和微平板的固有频率

相同时，微平板产生共振，加剧了微平板下表面附

近的空气质点振动，导致声波的透射显著增强，从

而明显降低了传声损失. 这就是在传声损失的频谱

图中出现波谷的物理机制.因此，传声损失的波谷所

对应的频率一般与简支微平板的某些固有频率相等.

微平板的固有振动频率为

fmn =
π

2

(
m2

L2
+

n2

L2

) √
D
ρh

(53)

在相同模态 (相同 m和 n)条件下，波谷的频率和微

平板的弯曲刚度 D呈正相关关系，随着 D的增大而

增大.由式 (8)可知，弯曲刚度 D又随着本征长度 l

的增大而增大.因此，由式 (53)和式 (8)可知，随着

本征长度 l的增大，传声损失的波谷向高频移动，进

而导致频谱图的右移.

2.3振动微平板振动频率的影响

振动微平板的振动频率直接影响压膜阻尼效应，

进而对传声损失产生影响.此外，振动频率是影响阻

尼效应的关键因素.

在声压垂直入射 (ϕ = 0◦)条件下，图 6给出了

不同振动频率对传声损失的影响曲线. 随着振动频

率的增加，传声损失曲线在中低频段整体下降. 从

100 kHz开始，阻尼效应对传声损失的影响逐渐加

大，且呈现频率越高，传声损失衰减越大的现象.例

如，200 kHz对应的实线明显不同于不考虑阻尼效应

的点线.

图 6 不同振动频率对传声损失的影响

Fig. 6 Influence of oscillation frequency on STL

由式 (37)可知，阻尼力随着振动频率的增大而

增大.也就是说，随着振动频率的增大，阻尼效应加

剧，从而使传声损失发生衰减.

2.4振动微平板振动幅度和板间距的影响

由式 (39)和 (40)可知，振动微平板的振动幅度

δ的增大会导致参量 a和 b的增大，进而使得阻尼效

应的影响加剧.

在声压斜入射 (ϕ = 45◦)条件下，图 7给出了不

同振动幅度 δ对传声损失的影响曲线.其中，实线表

示不考虑阻尼效应的传声损失频谱曲线，虚线和点

线分别表示振动幅值为 0.1倍板间距 (0.1h0)和 0.3倍

板间距 (0.3h0)时传声损失的频谱曲线.一般而言，振

动幅度越大，传声损失的衰减越大.具体而言，未考

虑阻尼效应时的波峰在考虑阻尼效应之后变得更加

平滑，传声损失随着振动幅度的增大而衰减；在一
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些频段，如 27 MHz和 39 MHz处，传声损失除了随

振动频率增大而衰减之外，还随着振动幅度的增大

而右移.

图 7 振动幅度对传声损失的影响

Fig. 7 Influence of oscillation amplitude on STL

振动幅度 δ直接影响气膜力是产生以上变化的

原因：随着振动幅度 δ的增大，气膜力增大；而气膜

力越大，传声损失衰减越明显.因此，振动幅度通过

影响气膜力的大小影响传声损失，且随着振动幅度

δ的增大，传声损失减小.

在声压斜入射 (ϕ = 45◦) 条件下，图 8给出了

不同微平板间距对传声损失的影响曲线.一般而言，

频谱中传声损失的波峰随着微平板间距的增大而发

生上移，波峰的峰值更加尖锐；此外，在 25 MHz∼
27 MHz以及 38 MHz∼40 MHz处，不仅传声损失随

间距的增大而增大，波峰也相应左移.但是，对波谷

而言，波谷段几乎不随微平板间距的变化而变化.

图 8 微平板间距对传声损失的影响

Fig. 8 Influence of gap distance on STL

微平板的间距越大，气膜力越小，且二者间呈二

次曲线关系.同时，不考虑阻尼效应时，微平板的间

距对传声损失无影响.由此可知，考虑阻尼效应后，

随着微平板间距的增大，传声损失会出现增大现象.

但是，由于微平板间距对气膜力大小的影响无法达

到跨数量级的程度，故其对传声损失的影响有限.

与图 7结果类似，不同的间距仅对传声损失的

量值有较小的影响，但整个曲线的形式几乎无变化.

这主要是因为，由于采用了线性板模型，微平板系

统的固有振动频率不随振动幅度 δ和微平板间距 h0

的变化而变化.

3结论

本文针对 MEMS 中的典型微平板结构，采用

Cosserat理论得到简支微平板的等效刚度，通过考

虑振动微平板引入了气膜力，建立了声压和气膜力

共同激励下的微平板的声振耦合控制方程，然后利

用多重 Fourier变换求得结构传声损失的数值解，在

此基础上系统分析了不同尺度效应以及不同参数条

件下，微结构中气体薄膜所产生的阻尼力对微平板

结构传声特性的影响.结论如下：

(1)本征长度的增大导致频谱曲线向高频移动，

且本征长度越大，移动越明显；增大 Knudsen数会使

频谱曲线的波峰变陡，峰值变大；

(2)控制并减小振动幅度可提高微平板的隔声性

能，增大微平板间距也可提高微平板的隔声性能；

(3)振动幅度越大，或板间距越小，传声损失曲

线极大值所在的峰值越平坦.

本文结果为MEMS典型微结构的设计提供了一

定的理论依据，并完善了相关微结构声学的理论研

究.
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