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一、前言

模態分析的目的在於了解結構的固有動態特

性，包含自然頻率 (natural frequency)、阻尼

(damping) 與模態振型 (mode shape) 等。通常在產品

設計開發階段可使用有限元素分析軟體來模擬並預

測結構的動態特性，而在產品原型製作出來後則可

使用實驗方法來得到結構真正的動態特性。由模態

分析實驗得到的資料並可與有限元素分析結果進行

比較，以調校有限元素模型並驗證其模擬結果，進

一步協助結構原始設計的修改，以達到所預期的結

構動態響應以及電腦輔助最佳化設計的目的
(1,2)
。

在機械設計中，研究彈性結構振動之目的通常

在於改變結構的共振頻率，使其在使用中能避開共

振區，或是降低共振時的放大倍率，以提升結構的

安全性與穩定性。通常簡單形狀之單一元件的模態
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分析實驗可使用衝擊錘、加速規與頻譜分析儀等設

備與相關軟體進行實驗，分析實驗數據可得知其共

振頻率與模態振型。對於大型結構組件，由於其動

態特性較為複雜，且使用衝擊錘敲擊單一點並不足

以激發整體結構的共振，此時則可使用振動機

(shaker) 來進行振動試驗以找出其共振頻率(3,4)
。

基於對產品可靠度的要求，現今許多產品在出

廠前皆會經歷振動試驗，通常振動試驗是以振動機

來進行，振動試驗的目的在於測試產品承受運輸和

使用過程中經歷環境振動的能力，藉以找出產品的

瑕疵，例如材料強度不足、固定件鬆脫、電子接點

接觸不良、零組件的破碎或損毀以及功能異常失效

等，以避免產品在使用壽命中的失效。一般常用的

振動試驗機之控制波型包含隨機波 (random)、正弦

掃描波 (swept sine)、共振搜尋與駐留 (resonance

search & dwell) 以及古典衝擊波 (classical shock)

等。此外，利用正弦波掃描，振動試驗機亦可用來

尋找大型複雜結構件的共振頻率與放大倍率。

一般而言，光學機構為了確保良好的成像品

質，避免在運輸或使用過程因環境振動干擾產生光

學元件移位或結構損壞，結構體通常需要進行動態

分析以確保所需的穩定性。本研究即針對一現有之

遙測模組光機結構進行有限元素之模態分析，探討

整體結構之動態特性，並試圖改變結構參數以增進

系統之動態穩定性。此成像光機系統包含一組主反

射鏡 (primary mirror，M1)、次反射鏡 (secondary

mirror，M2) 及修正鏡組，其構成一折反射式光路

路徑，之後再將光路導入一線性 CCD 電路模組

(focal plane assembly, FPA) 中，擷取影像資料，其

光機架構如圖 1 所示。光機結構之主結構包含一主

幹管 (main tube)、主結構板 (main plate) 及次鏡支

撐樑 (M2 support beam) 用以連接主次鏡、修正鏡

組及後端 CCD 電路模組，主結構是由前端、側端

與後端的三組雙足衍架結構 (bipods) 支撐於一底部

介面板 (PIP) 上。

為了解遙測模組光機結構的自然頻率響應，本

研究首先利用振動試驗機分別進行整個光機模組在

三個軸向的正弦掃描振動試驗，並得到其共振頻率

與放大倍率，然後利用有限元素分析進行剛性改

善。有限元素分析內容可分為兩大部分，第一部分

為主結構的分析與改善，第二部分為次鏡支撐樑之

分析與改善。

在主結構分析部分，主要分為兩個步驟，一是

有限元素模型的建立，二是主結構參數之最佳化。

考量到光機系統整體結構的複雜性，想要建立可靠

之有限元素模型必須藉助和實驗自然頻率的比對，

主結構分析的第一步驟即試圖建立和實驗結果接近

的有限元素模型。第二步係針對原有之機械設計作

調整，例如主幹管的厚度、主結構板的厚度等，觀

察整體自然頻率及共振模態之變化。本部分分析的

主要目的在提升主結構的共振頻率。

在次鏡支撐樑分析部分，由振動試驗結果發現

其第一共振頻率過低，而且在此共振頻率下的放大

倍率過高，對整體光機模組之結構穩定性與成像品

質會有不良影響
(5,6)
，於是嘗試利用有限元素法進

行模態分析並改變設計參數，尋求較佳之改善設

計。研究方法為首先建立一簡化之反射鏡支撐樑的

有限元素分析模型，以有限元素法模態分析結果與

正弦振動試驗結果比對，並調整之以得到適當的有

限元素模型，然後改變反射鏡支撐樑的設計參數與

材料，由數組有限元素模態分析模擬結果中找出適

當的解決方案，以達到提高結構剛性的目的。

二、振動試驗

振動測試之目的在於確認光學機構模組在經歷

振動環境後的光機結構穩定性，並量測其動態特性

(如共振頻率與放大倍率等)。本次振動試驗所使用

之設備如下：

圖 1.光機系統結構。
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振動機：UD T1000/32W (X 軸)、CU/FPS64 CEA

(Y、Z軸)

控制器：Dactron laser shaker control system

電荷放大器：UD D22、B&K 2692 0S1

加速規：B&K 4371、B&K 4393

試驗環境：溫度 21－22 °C，相對溼度 50－58%，

大氣壓力 996 毫巴。

1.測試物
圖 2 所示為振動測試之測試物光機模組工程

體，包含：主鏡模組、主結構、支腳、次鏡模組、

主鏡擋板、次鏡擋板、修正鏡組、介面板與焦平面

機構等。此光機模組包含介面板之總重量為 56.3

kg。在振動測試進行時，光機模組與振動測試機之

間需一轉接板，為得到正確的振動響應，轉接板與

光機模組介面板之間必須盡量與實際固定情況相

符。

2.試驗架設與加速規貼附
本次試驗共使用 7 個單軸加速規，其中兩個是

貼附在振動台轉接板上作為振動測試機控制點用，

另外五個為量測點訊號讀取用，分別貼在焦平面模

組、主鏡、次鏡支撐樑、介面板和主結構板上；兩

個控制點貼附的位置經測試後分別貼於轉接板的兩

端。振動測試時貼附加速規量測點的詳細位置如表

1 所示，各個量測點位置如圖 3 至圖 7 所示。

圖 2.光機結構 Z軸向振動試驗裝置圖。

圖 3.安裝於焦平面模組之加速規。

表 1.加速規貼附位置表。

圖 4.安裝於主結構板下端之加速規。

加速規貼附位置 參考編號

控制點

轉接板 –Z端 1

轉接板 +Z端 2

光機模組

焦平面機構支撐結構上 3

主結構板下端 4

主鏡上方之挾持機構 5

次鏡支撐樑上端 6

介面板 –Z端 7

合計 7 個單軸向加速規



共振頻率 (Hz) 振動響應 (g)

63.08 1.21

焦平面機構 76.64 0.93

128.35 0.93

主結構板 126.06 0.72

主鏡 126.06 1.01

次鏡支撐樑 NA NA

介面板 122.92 0.19
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3.正弦掃描振動測試規格
本振動測試共分三個軸向進行，每軸向各執行

一次正弦掃描試驗，試驗時並量測光機模組之振動

響應，以找出共振頻率與放大倍率。參見圖 2 之座

標軸定義，振動測試先由 Z 軸 (光軸) 方向開始，

接著為側向 (Y 軸方向)，最後是垂直方向 (X 軸方

向) 之振動測試。正弦振動測試頻率範圍為 5 Hz 至

200 Hz，位準 0.1g (g 為重力加速度)，以對數掃描

方式進行，掃頻速率為 0.5 octave∕分鐘，5 Hz →

200 Hz → 5 Hz 為一個循環，每軸向作一循環，由

掃頻速率可推算出每個軸向正弦試驗所需要時間接

近 12 分鐘。

4.振動試驗結果
(1)主結構振動試驗結果

遙測模組振動試驗結果分別整理於表 2 至表

4，簡單敘述如下。

表 2. X軸振動測試結果。

圖 5.安裝於主鏡上方之加速規。 圖 6.安裝於次鏡支撐樑上端之加速規。

圖 7.安裝於介面板上之加速規。

在 X 軸方向，焦平面機構之主要自然頻率為

63.08 Hz、76.64 Hz 及 128.35 Hz，主結構板之主要

自然頻率為 126.06 Hz，主鏡之主要自然頻率為

126.06 Hz，次鏡支撐樑在 X 方向並無主要自然頻

率，介面板之主要自然頻率為 122.92 Hz。

在 Y 軸方向，焦平面機構之主要自然頻率為

59.79 Hz 及 101.17 Hz，主結構板之主要自然頻率

為 59.12 Hz，主鏡之主要自然頻率為 59.76 Hz，次

鏡支撐樑之主要自然頻率為 101.17 Hz，介面板並

無自然頻率。

在 Z 軸方向，焦平面機構之主要自然頻率為

59.12 Hz、75.27 Hz 及 177.56 Hz，主結構板之主要

自然頻率為 148.80 Hz，主鏡之主要自然頻率為



共振頻率 (Hz) 振動響應 (g)

59.12 0.60

焦平面機構 75.27 0.66

177.56 0.75

主結構板 148.80 1.12

60.63 0.88

主鏡
75.27 0.70

131.63 0.73

150.97 0.84

次鏡支撐樑 75.27 8.58

介面板 146.15 0.16

共振頻率 (Hz) 振動響應 (g)

焦平面機構
59.79 0.78

101.17 1.06

主結構板 59.12 1.29

主鏡 59.76 4.59

次鏡支撐樑 101.17 1.78

介面板 NA NA
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60.63 Hz、75.27 Hz、131.63 Hz 及 150.97 Hz，次鏡

支撐樑之主要自然頻率為 75.27 Hz，介面板之自然

頻率為 146.15 Hz。

由試驗結果，可觀察主結構板在 Y 軸向的第

一共振頻率在 60 Hz 左右，在下節中將以提升此共

振頻率為目標，改變主結構設計參數進行有限元素

模態分析。

(2)次鏡支撐樑試驗結果

由試驗結果發現，整個結構在次鏡支撐樑於 Z

軸第一共振頻率時的放大倍率最大，對於整體光機

模組的光學成像品質與結構穩定性將有負面影響。

由所有量測點之動態響應結果發現，最大的量測點

振動響應發生在光軸方向 (Z軸) 的振動，在第一共

振頻率 75.27 Hz 時，響應為 8.58 g，在整個模組所

有三個軸向的正弦掃頻結果中，此處的放大倍率是

最高的，Z 軸向正弦測試時次鏡支撐樑上的量測點

振動響應頻譜如圖 8 所示，依此實驗結果可推論，

整個結構最有可能發生問題的地方在於次鏡支撐樑

在光軸方向的共振頻率 75 Hz 時，放大倍率約 85

倍，以 0.1 g 的加速度因共振反應產生的加速度放

大為 8.5 g，位移振幅量約為 0.3756 mm。為了整體

結構穩定性與成像品質，次鏡支撐樑的結構剛性必

須加以改善，可考慮的改進方法為增強支撐樑在 Z

軸的強度 (增加支撐肋或增加厚度)，或是改變材料

(選用比剛性及阻尼值較高的材料)，或是降低支撐

樑上元件的重量，皆可改變共振頻率並降低放大倍

率。

三、有限元素分析

本研究使用泛用型有限元素分析軟體 Ansys

8.0，有限元素分析內容將分為兩大部分進行，第

一部分為主結構的分析，第二部分為次鏡支撐樑之

分析與改善。

1.主結構有限元素分析
(1)有限元素模型

因為整體光機系統包含主次鏡、管件、板件、

不規則截面之衍架結構及其他複雜結構件，連接方

式有膠合、螺絲固緊等方式，在某些接合處甚至包

含許多小型墊片和墊圈，想要一一模擬是不合效益

的，必須對模型有適度的簡化。在此將主鏡、次

鏡、修正鏡組及焦平面模組使用點質量元素模擬，

並分別使用桿元素和主結構體連結。此外，因為主

次鏡擋板的重量及慣性矩和其他元件相比十分的

圖 8. Z 軸向正弦振動試驗，次鏡支撐樑之振動響

應頻譜。

表 3. Y軸振動測試結果。

表 4. Z軸振動測試結果。

Erequency (Hz)
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小，故在此先忽略不計。在主結構的部分，主要包

括主結構板、主幹管、次鏡支撐樑及雙足衍架結構

四個部分，原則上皆使用二次四面體元素，同時將

複雜幾何形狀簡化，去除導圓角及不必要的孔洞。

在主結構材料的使用上，除了主幹管和雙足衍架結

構是使用鈦合金外，主結構板及次鏡支撐樑皆使用

鋁合金，其材料機械性質整理列於表 5。邊界條件

設定為將三組衍架結構底端面限制所有位移，依初

始設計所建立之模型如圖 9 所示。

(2)初始設計模擬結果

依上節所建立之模型進行模態分析的結果如圖

10 至圖 11 所示，分別表示系統的前兩個共振模態

及頻率。此結果與振動測試所得之結果 (分別約在

60 Hz 及 75 Hz) 十分接近，為工程分析上可接受之

範圍，表示此模型對模擬光機系統模組共振頻率有

一定的可信度。

(3)結構設計參數最佳化

由結構上觀察，光機結構之主次鏡、修正鏡組

及焦平面模組，主要是懸附在主結構 (主結構板、

主幹管及次鏡支撐樑) 上並由雙足衍架結構支撐起

來的，根據振動學原理知道單質點之自然頻率和

成正比
(7) (其中 k 和 m 分別代表彈簧之彈性

係數及質點之質量)，若將雙足衍架結構視為彈

簧，欲提高其共振頻率則其支撐之物件質量應愈輕

k m

愈好。但是若將主結構板視為底部固定往上延伸之

懸臂樑，由文獻中
(7)
知自然頻率和 呈正比

(EI 為樑之橫向彎曲勁度，r 為密度)，故在不改變

材料之情況下，雖然可以直接減少其厚度以減輕主

結構板質量，卻可能同時造成其等效之橫向勁度減

少，不一定可以達到提升整體自然頻率之目的。有

鑑於此，在光機模組初版設計中，我們在主結構上

做了減重之設計，主要目的在於減輕重量的條件

下，還能保有其橫向的勁度
(8)
。

EI r

圖 9.主結構之有限元素模型。

圖 10.第一共振頻率 fn1 = 57.643 Hz。

材料
楊氏係數 Poisson’s 密度

(GPa) Ratio (g/cm3)

Al6061T6 69 0.33 2.71

Ti6Al4V 114 0.34 4.43

SiC 420 0.16 3.16

表 5. 材料機械性質。



減重槽厚度 (mm) 6 8 15 20 40
(不減重)

第一共振頻率 (Hz) 57.643 61.175 71.217 75.730 80.390

重量 (kg) 3.277 3.619 4.814 5.667 9.081

頻率增加效益 (Hz/kg) N/A 10.33 8.83 7.57 3.92
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為了探討在各個結構參數對整體自然頻率之影

響，本文選定了幾個重要參數，主要針對主結構板

的幾何特性參數，分別有主結構板之減重槽厚度及

肋板厚度，以及主幹管之厚度，如圖 12 所示。在

初版設計中，主結構板減重槽厚度、肋板厚度及主

幹管厚度之設計值分別為 6 mm、6 mm、7.5 mm。

此外，由於重量亦為重要考量因素，本研究以系統

每單位重量改變量 (增加或減少) 的情況下整體結

構第一自然頻率之改變量 (增加或減少) 作為判斷

的標準。

①主結構板減重槽厚度

如圖 12 所示，主結構板為一採減重設計之鋁

板，原始厚度為 40 mm，除了原有設計 6 mm 外，

在主結構減重槽上，這裡分別取 8、15、20 及 40

mm 進行分析。分析結果如表 6 所示。可觀察出，

減重槽厚度增加確實對整體結構自然頻率的提升有

明顯幫助。雖然在主結構板完全不減重情況下第一

共振頻率可增加到 80 Hz 左右，但由於整體重量過

高故不予採用。

②主結構板肋板厚度

除了原有設計 6 mm 外，在主結構肋板上，這

裡分別取 8 與 14 mm 進行分析。分析結果如表 7 所

示，肋板厚度的提升同樣也會提高結構自然頻率，

但是若和增加減重槽厚度之效果相比，在增加相同

重量的限制下，其提高自然頻率的能力顯然較差。

③主幹管厚度

主幹管為一固定外徑 60 mm 之空心圓管，材

質為鈦合金 (Ti6Al4V)。除了原有設計厚度 7.5 mm

外，在此也取 5 mm 進行分析，分析結果如表 8 所

示。可發現管壁變薄會造成自然頻率由 57.6 Hz 小

圖 11.第二共振頻率 fn2 = 77.567 Hz。

圖 12.主結構參數。

表 6. 

主結構板減重槽厚度對共振頻

率的影響。
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幅下降為 56.3 Hz，而重量可減輕 0.776 公斤，但

和主結構減重槽厚度或肋板厚度增加所造成的第一

共振頻率影響比較起來，其影響相對而言最小。

④綜合分析與討論

綜上所述，在增加相同重量下，增加主結構板

的減重槽厚度或肋厚皆可提高第一共振頻率，但以

增加減重槽厚度的效果較好，而且第一共振頻率的

改善效率會隨著厚度的增加而遞減。此外，本研究

也考慮在主結構板重量限制在 4.8 公斤下，針對不

同的減重槽給予不同板厚進行一系列分析，由於篇

幅有限在此僅列出對共振頻率有較佳效果的主結構

板減重設計。圖 13 所示為在靠近主結構板與其結

構支撐點的力量傳遞路徑附近增加厚度至 25

mm，其餘減重槽之厚度為 13 mm，此時的第一共

振頻率由模擬結果可提升至 73.3 Hz。

2.次鏡支撐樑有限元素分析
(1)有限元素模型

次鏡支撐樑的初始設計實體模型與尺寸如圖 14

所示。首先針對次鏡支撐樑建立簡化的模型進行模

態分析，在建立支撐樑的有限元素模型時是使用具

20 節點的 solid95 元素進行支撐樑的網格分割，經

過數次的網格分割試驗與收斂性分析後得到的有限

元素模型如圖 15 所示，其中包含有 11534 個元素

與 21346 個節點。支撐樑之原始設計材料為鋁合金

Al6061T6，其材料之機械性質整理列於表 5。此

外，為了簡化，在本模型中將固定於次鏡支撐樑上

面的元件，包含次鏡、次鏡檔板與轉接板等，以點

圖 13. 主結構板減重槽厚度設計。

圖 14. 次鏡支撐樑尺寸與實體模型。

圖 15. 次鏡支撐樑之有限元素模型。

肋板厚度 (mm) 6 8 14

第一共振頻率 (Hz)  57.643 61.104 65.392

重量 (kg) 3.277 3.719 4.831

頻率增加效益 (Hz/kg) N/A 7.83 4.99

表 7. 主結構板肋厚對共振頻率的影響。

=     25 mm

=     13 mmelse

主幹管厚度 (mm) 7.5 5

第一共振頻率 (Hz)  57.643 56.294

重量 (kg) 2.573 1.797

頻率減少效益 (Hz/kg) N/A 1.74

表 8. 主幹管厚度對共振頻率的影響。
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質量元素 (mass21) 簡化並配置於其重心位置 (總質

量為 1.2 kg)，這些元件與支撐樑的三個接合點以

桿元素 (link8) 連接。在模擬時並假設支撐樑下方

與主結構連接的內圓環為固定不動之邊界。

(2)初始設計模擬結果

依據支撐樑初始設計尺寸所建立之有限元素模

型進行模態分析，並比對正弦振動試驗結果進行調

校後，得到支撐樑第一共振頻率為 80 Hz，所對應

之第一共振之振型為在光軸方向前後之振動，如圖

16 所示，此振型與振動試驗結果相符。此外，有

限元素模態分析的第一共振頻率與正弦掃描振動試

驗得到結果之間的誤差約為 6%，此誤差為工程設

計上可接受的範圍。

(3)案例分析與討論

在本節的數值分析案例中，將依簡化之有限元

素模型進行支撐樑的改善設計，並進行數個案例的

模態分析，主要考慮的設計參數為支撐樑上半部厚

度 (初始設計值為 15 mm) 與材料的改變 (考慮使用

鈦合金 Ti6Al4V 或碳化矽 SiC)，主要目的為提升結

構剛性將第一共振頻率增加至 100 Hz 以上。表 9

整理出有限元素模擬結果。

① 由例一、例二與例三的結果比較可知，在同樣

使用鋁合金 Al6061T6 情況下，若只將支撐樑上

端厚度由 15 mm 分別增加至 20 mm 與 25 mm

時，可將支撐樑的第一共振頻率由 80 Hz 分別

提升至 98 Hz 與 112 Hz，同時重量也由 0.596 kg

分別增加至 0.660 kg 與 0.724 kg。

② 由例四與例一的結果比較可知，在不改變支撐

樑上半部厚度 (15 mm) 的條件下，只將材料由

鋁合金換成鈦合金，支撐樑之第一共振頻率將

提升至 97 Hz，但其重量卻增加至 0.974 公斤。

將例三與例四所造成的效果進行比較後，考量

鈦合金加工不易且例四的重量比例三增加更

多，加上重量亦為整體光學機構模組的重要限

制因素，所以其綜合評估效益仍比例三的使用

鋁合金增加厚度至 25 mm 為差。

③ 由例五與例一的結果比較可知，在不改變支撐

樑上半部厚度 (15 mm) 的條件下，將材料由鋁

合金換成碳化矽，可以得到五組案例中最高的

第一共振頻率 158.75 Hz，且支撐樑重量也只有

從 0.596 kg 增加到 0.695 kg，重量增加幅度也比

例三的還小，此乃因為碳化矽的比剛性 (specific

stiffness，即楊氏係數與密度之比值) 比鋁合金

或鈦合金皆高上許多之緣故。然而，碳化矽需

先以粉末冶金燒結而成再加以精密研磨才能達

到所要求的尺寸精度，且需要開發模具，故製

造成本過高與時程過長是其最主要的缺點。一

般而言，若是應用在航太用途等高成本工業就

可考慮使用碳化矽作為結構材料，利用其高比

剛性特性，提高結構剛性並降低整體重量。

依以上三點討論，在綜合考量重量限制、實際

加工困難度、加工時間與製造成本等因素後，建議

新的次鏡支撐樑可採用鋁合金 Al6061T6，並將上

端厚度改為 25 mm，應可達到提升第一共振頻率

至 100 Hz 以上的目標。

圖 16. 次鏡支撐樑之第一共振模態。

模擬
材料

上端厚度 第一共振頻率 支撐樑重量
案例 (mm) (Hz) (kg)

例一 Al6061T6 15 80.24 0.596

例二 Al6061T6 20 98.73 0.660

例三 Al6061T6 25 112.15 0.724

例四 Ti6Al4V 15 97.33 0.974

例五 SiC 15 158.75 0.695

表 9. 次鏡支撐樑模態分析模擬結果。
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四、結論

本文以本中心發展之遙測模組之光學機構為

例，與振動試驗結果互相比對，利用電腦輔助設計

與分析改善其結構剛性。有限元素模態分析共分兩

部分，一是主結構共振頻率的提升，二是次鏡支撐

樑的剛性提升。

1.主結構改善
本部分研究首先針對此成像光機結構建立一個

和實驗結果接近之有限元素模型，然後利用此模

型，修改部分設計參數以提高整體結構之共振頻

率。主要設計參數有主結構板減重槽厚度、主結構

板肋厚及主幹管厚度。由模擬結果發現，在不改變

材料的情況下，增厚主結構板減重槽對提升整體第

一共振頻率效果最佳；而增加主結構板肋厚的做法

也同樣可以達到目的，但效果較不明顯；改變主幹

管厚度對整體自然頻率的影響最小，但可用以減輕

重量。最後經過一系列分析後，並在主結構板重量

限制為 4.8 公斤下，在主結構板上靠近其結構支撐

點的力量傳遞路徑附近增加減重槽厚度至 25 mm，

其餘減重槽之厚度為 13 mm，此時的第一共振頻率

預測可由原始設計的 57.6 Hz 提升至 73.3 Hz。

2.次鏡支撐樑改善
首先由整體模組的正弦振動試驗中，找出共振

頻率，並建立簡化的支撐樑有限元素模型，以有限

元素法模擬結果與正弦振動試驗結果比對並調整，

以得到適當的簡化之有限元素模型。然後利用簡化

之模型，改變反射鏡支撐樑的設計參數 (上端厚度)

與材料 (碳化矽或鈦合金)，由數組有限元素模態分

析模擬結果中找出適當的解決方案，以達到提高其

第一共振頻率的目的。在考量重量限制、實際加工

困難度、加工時程與製造成本等因素後，本研究所

提 出 合 適 的 支 撐 樑 新 設 計 將 採 用 鋁 合 金

Al6061T6，上端厚度增加為 25 mm，預期將可以

提升次鏡支撐樑的第一共振頻率至 100 Hz 以上。

本研究利用有限元素分析所提出之光機結構剛

性改善方案，未來可望在加工與組裝完成後再與實

驗結果進一步比對與驗證。此外，由於整體結構之

設計變數甚多，必須以更系統化之有效方法進行參

數最佳化設計，可再深入研究的方向為結合

ANSYS 參數最佳化設計或以田口法規劃設計變數

組合，於重量與靜態變形等限制條件下，將所有重

要設計參數一起進行最佳化，以得到真正之最佳設

計值。
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