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Здесь: 

 1 sin cos sink k k kF u u       a  ;    1 sin 2 cos sink k k k kF u u u         a  
   ; 

   1 3 sin 3 cos sink k k k k kF u u u u           a  
    ; 

2 cosk k kF u  a  ;   2 cosk k kF u  a  ;   2 cosk k kF u  a  . 
 

Как показывает анализ профи-
лей витков и зубьев колес, два вы-
пуклых профиля будут взаимодейст-
вовать в зацеплении 1.1. Приведен-
ная кривизна в этом случае опреде-
ляется выражением χПР=(ρ1)

–1+(ρ2)
–1. 

В остальных 3-х случаях (соче-
тание пар 1.2; 2.1; 2.2) – вогнутый 
профиль червяка контактирует с 
выпуклым профилем зуба колеса, 
причем ρ1>ρ2, поэтому для них 
χПР=(ρ2)

–1–(ρ1)
–1. 

 

Результаты исследований. 
Определены радиусы кривизны для 
предложенных червяков (червячных 
фрез) и червячных колес (см. табли-
цу 1). Также для предложенных чер-
вячных пар определены значения 
приведенных кривизн (см. таблицу 
2). Параметры рассчитываемых пе-
редач: aw=400мм; m=10мм; q=14; 
z1/z2=2/66. Расчеты проводились в 
пределах рабочей высоты профилей 
указанных передач. 

 

Таблица 1 – Радиусы кривизны профилей 
витков червяка (червячных фрез) и зубьев 

червячных колес 
Точка расчета Червяк Колесо 

 ZJ GJ 
вершина – +1∙m 2300,52 91,953 
+0,5∙m  1875,31 106,776 
делительный 1504,54 122,020 
–0,5∙m 1184,57 137,867 
впадина – –1∙m 

1 , 

мм 

911,759 

2 , 

мм 

154,589 
 ZN2 GN2 
вершина – +1∙m 11796,0 82,545 
+0,5∙m  9723,53 97,110 
делительный 7909,52 111,598 
–0,5∙m 6336,71 125,976 
впадина – –1∙m 

1 , 

мм 

4987,88 

2 , 

мм 

140,191 
 ZK2 GK2 
вершина – +1∙m 22310,1 83,230 
+0,5∙m  15770,0 97,696 
делительный 11004,0 112,063 
–0,5∙m 7552,13 126,268 
впадина – –1∙m 

1 , 

мм 

5076,51 

2 , 

мм 

140,195 
Примечание: Точка расчета расположена на осе-
вом профиле витков червяка, для червячного ко-
леса это точка контакта с соответствующей точ-
кой осевого профиля витка червяка, определяе-
мая из уравнения зацепления. 
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Выводы: 
1. Локализация кон-

такта в червячных пере-
дачах может быть реали-
зована с использованием 
стандартных производя-
щих и рабочих червяков 
типа ZJ, ZN2, ZK2. 

2. Наибольшая сте-
пень локализации контакта, то есть ярко выраженное точечное касание, имеет место в 
паре [ZJ+GK2]. Это зацепление уступает остальным трем парам по нагрузочной способ-
ности, но менее чувствительно к упругим деформациям и погрешностям изготовления. 

3. Наиболее плотный контакт профилей, где χПР=min, дает зацепление 
[ZK2+GJ]. Эти передачи обладают минимальными контактными напряжения-
ми и поэтому будут превосходить остальные по нагрузочной способности. 

4. Рассмотренные приведенные кривизны профилей витков и зубьев применимы 
только для сравнительной оценки некоторых свойств передач. Для непосредственного 
расчета контактных напряжений в червячных передачах приведенные кривизны следу-
ет получить для рабочих поверхностей витков червяков и зубьев колес. Кроме того, 
дальнейшее исследование червячных передач с локализованным контактом будет рас-
ширено за счет стандартных производящих и рабочих червяков типа ZK1, ZK3, ZT. 
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ОПТИМИЗАЦИЯ ДВУХПОТОЧНОГО МНОГОСТУПЕНЧАТОГО 
ПЛАНЕТАРНОГО МЕХАНИЗМА ТИПА AIn  ПО КРИТЕРИЮ 
МИНИМУМА МАССЫ 

 
Разработана методика оптимизации кинематической схемы двухпоточного многоступенчатого плане-
тарного механизма типа AIn  по критерию минимума массы. Рассмотрено построение целевой 
функции оптимизации, параметрами которой являются передаточные отношения ступеней механизма. 
Приведен вид целевой функции при расчете на контактную прочность. Исследованы свойства решения 
задачи оптимизации в зависимости от ограничений на передаточные отношения ступеней механизма. 

 

Таблица 2 – Приведенные кривизны предложенных 
сочетаний червячных пар 

Приведенная кривизна χПР∙100∙m 
Точка расчета  2ZJ GK   2 2ZN GK   2ZK GJ   2 2ZK GN  

вершина – +1∙m 124,496 119,301 108,303 120,698 
+0,5∙m  107,691 101,330 93,020 102,342 
делительный 95,882 87,971 81,045 89,380 
–0,5∙m 87,639 77,619 71,210 78,056 
впадина – –1∙m 82,297 69,324 62,718 69,361 
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Введение. Актуальность задачи. В приводах систем управления и вспо-

могательного бортового оборудования самолетов широко применяют плане-
тарные механизмы типа AI . Благодаря качествам таких планетарных механиз-
мов конструкции вышеуказанных приводов обеспечивают выполнение основ-
ных требований, которые предъявляются к ним. В настоящее время к требова-
ниям минимизации массогабаритного показателя и увеличения выходной мощ-
ности приводов добавлено требование функционирования на нескольких ре-
жимах работы. Переход с одного режима работы на другой режим работы дол-
жен обеспечиваться по соответствующей команде и не требовать дополнитель-
ных механических затрат. Требование реализации нескольких режимов функ-
ционирования привода на стадии его проектирования может быть обеспечено 
различными решениями, например, путем применения многопоточных кинема-
тических схем передаточных механизмов. При этом учитывают ограничения на 
допустимые значения массовых и габаритных показателей отдельных ступеней 
передаточных механизмов. Минимизация массогабаритных показателей мно-
гопоточных приводов связана со структурой их кинематических цепей. Чем 
проще структура многопоточной кинематической цепи, тем надежнее будет 
конструкция проектируемого привода. Поэтому разработка методик оптималь-
ного проектирования многопоточных приводов с учетом их структуры является 
актуальной задачей проектирования современных авиационных приводов сис-
тем управления и бортового оборудования. 

 

Анализ литературы. Задачам минимизации массы и габаритов рядных и 
планетарных механизмов посвящено достаточно много работ, в частности [1-5].  

Оптимальное проектирование различных кинематических схем двухпо-
точных зубчатых механизмов, образованных рядными ступенями, рассмотре-
но в работах [1, 4, 5]. Два потока механической мощности, подводимой к на-
грузке, реализуются путем разделения силового потока от двигателя на две 
параллельные ветви, каждая из которых имеет свой выходной вал. 

В работе [3] рассмотрены вопросы проектирования дифференциальных ме-
ханизмов, в частности правила оптимального проектирования таких механизмов. 
Автор указанной работы указывает на допустимость применения методик опти-
мального проектирования планетарных механизмов к проектированию дифферен-
циальных механизмов. Однако в этой работе не приведены как постановки задач 
оптимального проектирования дифференциалов, так и решения самих задач.  

 

Цель статьи. Разработка методики решения задач оптимального проектиро-
вания двухпоточного многоступенчатого планетарного механизма типа AIn  с 
дифференциалом, суммирующим два независимых потока механической мощности. 

 

Постановка задачи. При создании авиационных приводов систем управле-
ния и бортового оборудования в конструкциях передаточных механизмов для ре-
зервирования или реализации различных режимов работы применяют дифферен-
циалы на базе планетарного механизма типа AI . При этом дифференциал как сту-
пень кинематической цепи привода реализует следующие две основные функции. 
Во-первых, функцию переключения от одного источника механической мощности 
к другому. Например, приводы бортового оборудования могут работать как в руч-
ном режиме, так и от электродвигателя. Во-вторых, функцию суммирования двух 
движений. Варьируя величинами и направлениями вращения двух ведущих звень-
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ев дифференциала можно реализовать различные параметры кинематики его ведо-
мого звена. Часто в приводах применяют несколько дифференциалов. Число при-
меняемых дифференциалов в конструкции привода определяется назначением 
привода и перечнем реализуемых режимов его функционирования. Обычно диф-
ференциальные ступени располагают в быстроходных ступенях привода.  

Основными требованием для конструкции вышеперечисленных приво-
дов при заданной несущей способности являются минимальные габаритные 
размеры и минимальная масса. Оптимизация конструкции привода связана с 
поиском оптимального распределения его общего передаточного отношения 
по отдельным его ступеням. Такой поиск, как правило, выполняют путем оп-
тимизации соответствующей целевой функции проектирования.  

Построение целевых функций для многоступенчатых планетарных механиз-
мов типа AIn  и исследование их свойств рассмотрены в работах [2, 3]. Однако 
эти функции применимы только для последовательной структуры механизма, что и 
отражено в обозначении типа механизма. Такой механизм будем классифициро-
вать как однопоточный или механизм с одним источником механической мощно-
сти (двигателем). Механизм, в котором реализованы две независимые ветви пере-
дачи механической мощности с последующим суммированием мощностей этих вет-
вей будем классифицировать как двухпоточный механизм. Для такого механизма на-
до разработать методику построения целевой функции проектирования и выполнить 
исследование ее свойств. Так как существует много вариантов построения кинемати-
ческой схемы вышеуказанных механизмов, то решение поставленной задачи выпол-
ним для простой схемы двухпоточного механизма с одним дифференциалом. 

 

Материалы исследований. На рисунке 1 приведена схема двухпоточного 
четырехступенчатого планетарного механизма типа AI4  и обозначения его зуб-
чатых колес. Отметим следующее. В обозначении механизма указано на четыре 
ступени типа AI , из которых одна – дифференциал и ей присвоен номер ступени, 
равный 3. Номера ступеней 1 и 2 относятся к кинематическим ветвям двух веду-
щих звеньев дифференциала. Номер ступени, равный 4, относится к кинематической 
ветви ведомого звена диф-
ференциала. Зубчатые коле-
са Z13 и Z14 образуют рядную 
ступень механизма, которая 
передает вращение выходно-
го вала второй ступени на 
второй входной вал диффе-
ренциала. Передача враще-
ния выходного вала первой 
ступени на первый входной 
вал дифференциала выпол-
нена непосредственно. 

Принятая система ну-
мерации зубчатых колес по-
зволяет легко определять по 
номеру колеса его принад-
лежность ступени и его тип 
(центральное подвижное, 
сателлит, центральное не-
подвижное). Номер колеса 
задается по формуле 

 
Рисунок 1 – Схема двухпоточного четырехступенчатого 

механизма типа AI4  



ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2014. № 31 (1074) 204 

















е,неподвижно ецентрально      ,3

сателлит; ,13

подвижное; ецентрально ,23

ji

ji

ji

Zi                          (1) 

 

где j – номер планетарной ступени типа AI . 
Соотношение (1) считаем верным и для зубчатых колес дифференциала, 

хотя зубчатое колесо Z9 тоже будет центральным подвижным колесом. Мож-
но указать, что произведение 3j относится к зубчатым колесам внутреннего 
зацепления планетарных ступеней механизма. 

Суммарную массу MΣ двухпоточного четырехступенчатого механизма 
типа AI4  определим следующим образом 
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где Mi – масса i-го зубчатого колеса механизма; kj – число сателлитов j-й ступени меха-

низма;  

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j
j MMkMMПMП  – суммарная масса всех планетарных 

ступеней типа AI ; MPΣ=M13+M14 – суммарная масса рядных ступеней механизма. 
Массу Mi отдельного зубчатого колеса находим по формуле [6,7] 

 

зiiiii kdbM 225,0  ,                                            (3) 
 

где ρi, bi, di – плотность материала, ширина венца и диаметр делительной ок-
ружности i-го зубчатого колеса; kзi=Мзк/Мдц – коэффициент заполнения дели-
тельного цилиндра; Мзк, Мдц – масса реального зубчатого колеса и масса де-
лительного цилиндра. 

Подставим (3) в выражение для массы MПΣ и вынесем за скобки общий 
множитель 4/2
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Отношения делительных диаметров зубчатых колес находим из условий 
соосности и передаточных отношений отдельных ступеней механизма 

 

321 2 ddd  ; 654 2 ddd  ; 987 2 ddd  ; 121110 2 ddd  ;            (5) 
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где j
Hjj uu 3

,23   – передаточное отношение j-ой ступени механизма. 

Предположим, что ширины зубчатых венцов колес планетарных ступеней, 
находящихся в зацеплениях, одинаковы и одинаковы материалы этих колес, 

 

321 bbb  ; 654 bbb  ; 987 bbb  ; 121110 bbb  ;  1221 ... . (7) 
 

С учетом условий (6) и (7) приведем формулу (4) к виду 
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В формуле (8) произведения 2
2323  jj db  определим как условный объем цен-

трального подвижного z3j–2 зубчатого колеса j-й планетарной ступени.  
Условный объем 2

2323  jj db  центрального подвижного z3j-2 зубчатого ко-

леса j-й ступени находим из условия контактной прочности активных рабо-
чих поверхностей зубьев [6] 
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где TH(3j–2) – вращающий момент, подводимый к центральному подвижному зубча-
тому колесу z3j–2, при расчете на контактную прочность; [k0]3j–2 – допускаемый си-
ловой фактор в зацеплении с центральным подвижным зубчатым колесом z3j–2. 

Значения вращающих моментов TH(3j–2) определим из следующих уравнений: 
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где Tвых – значение вращающего момента на выходном валу четвертой планетарной ступени. 
С учетом соотношений (10) и условия [k0]1=[k0]4=[k0]7=[k0]10, получим 
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Подставим соотношения (11), (12) и (13) в формулу (8), получим выра-
жение для суммарной массы MПΣ всех планетарных ступеней механизма при 
расчете на контактную прочность 
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Представим выражение (14) в безразмерной форме 
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где СH=0,5πρ∙(TH10/[k0]10) – коэффициент массы при расчете на контактную 
прочность активных поверхностей зубьев. 

Выражение (15) перепишем в виде 
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jз
 – безраз-

мерная масса j-й планетарной ступени при расчете на контактную прочность 
активных поверхностей зубьев. 

Заметим, что параметр безразмерной массы HjM  планетарной ступени связан с 

параметром b
HA  из [7] условием     Hja

b
HA Mpk  10 , здесь 2331  jjjab zzuzzp . 

Из формулы (16) видно, что безразмерные массы HjM  планетарных ступеней 
механизма входят в сумму с коэффициентами, которые определяются согласно двум 
потокам мощностей. Первый поток это ветвь с передаточными отношениями u1 и u3, а 
второй поток – ветвь с передаточными отношениями u2, uр и (u3/u3–1) соответственно. 

Подставим выражение (3) в формулу, по которой определяется суммар-
ная масса рядных ступеней MPΣ, получим 
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Примем ширины зубчатых венцов колес рядных ступеней, находящихся 
в зацеплениях, одинаковы и одинаковы материалы этих колес 

 

рbbb  1413 ;  р 1413 .                                   (18) 
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С учетом условий (18) имеем 
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Условный объем 2
13dbр  зубчатого колеса z13 рядной ступени находим из 

условия контактной прочности активных рабочих поверхностей зубьев [7] 
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где TH13 – вращающий момент, подводимый к колесу z13 при расчете на кон-
тактную прочность; [k0]13 – допускаемый силовой фактор в зацеплении с зуб-
чатым колесом z13. 

Подставим выражение (20) в (19) 
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Принимаем условия [k0]1=[k0]4=[k0]7=[k0]10=[k0]13 и ρ=ρp. Тогда формулу 
(21) перепишем в безразмерном виде 
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С учетом отношения моментов выражение (22) примет вид 
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  – безразмерная масса рядной ступени, образо-

ванной зубчатыми колесами Z13 и Z14. 
Безразмерная масса HРM  одной рядной ступени при расчете на контактную 
прочность соответствует параметру (χH)1ст из [7]. 

Безразмерную суммарную массу HM   двухпоточного четырехступенчатого 
механизма типа AI4  при расчете на контактную прочность находим по формуле 
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Связь передаточных отношений планетарных ступеней и рядной ступени 
кинематических ветвей находим из уравнения кинематики для дифференциала 
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где 4 , 9  – угловые скорости ведущих звеньев дифференциала; 3H  – уг-
ловая скорость ведомого звена (водила) дифференциала. 

Уравнение (25) представим в виде 
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Перепишем уравнение (26) через передаточные соотношения ступеней ме-
ханизма и заданные угловые скорости – угловые скорости на входе кинематиче-
ских ветвей и угловая скорость выходного вала механизма. В результате получим 
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В сравнительных расчетах для зубчатых колес планетарных ступеней можно 
принять kз1=kз4=kз7=kз1=1, kз2=kз5=kз8=kз2=1 и kз3=kз6=kз9=kз3=0,3. Для колес рядной 
ступени с внешним зацеплением можно принять kз13=kз14=1 [7]. С учетом этих за-
мечаний, получим следующее выражение для безразмерной массы двухпоточного 
четырехступенчатого механизма типа AI4  при расчете на контактную прочность 
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Выражение (28) определяет целевую функцию  432154321 ,,,,,,,, kkkkuuuuuMM HH   . 
Передаточные отношения отдельных ступеней ui принимаем за переменные проек-
тирования (параметры оптимизации), а числа сателлитов ступеней ki – за парамет-
ры состояния. На рисунке 2 приведены графики целевой функции, полученные для 
случая, когда варьируется значение передаточного отношения первой ступени (ри-
сунок 2,а), и для случая, когда варьируется значение передаточного отношения 
рядной ступени (рисунок 2,б). В обоих случаях не варьируемые значения переда-
точных отношений показаны выше соответствующего графика. Оба графика по- 
 

 
а                                                                                       б 

Рисунок 2 – График целевой функции  432151 ,,,,,..., kkkkuuMM HH   : 
а – варьируется значение передаточного отношения первой ступени; 
б – варьируется значение передаточного отношения рядной ступени 
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строены для одинаковых распределений числа сателлитов по ступеням механизма. При 
этом диапазон варьируемого передаточного отношения составил от 1 до 10 (на рисунке 
2 он показан от 1 до 5). Из приведенных графиков видно, что в заданном диапазоне 
значений передаточных отношений целевая функция имеет минимум, с одной сторо-
ны, и претерпевает разрыв при значении передаточного отношения, равным 2. Из (28) 
видно, что для трех передаточных отношений, а именно для передаточных отношений 
u1, u2 и u3, когда они принимают значение 2, функция имеет разрыв. Однако для плане-
тарной ступени типа AI  реализовать передаточное отношение, равное 2, нельзя. По-
этому целевая функция  432151 ,,,,,..., kkkkuuMM HH    в диапазоне реализуемых пере-
даточных отношений ступеней механизма принимается непрерывной функцией. Отме-
тим, что приведенные графики подобны тем, которые были рассмотрены в работе [8]. 

 

Сформулируем задачу минимизации целевой функции  432151 ,,,,,..., kkkkuuMM HH    
в виде 
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   (29) 

 

В (29) звездочкой указаны задаваемые значения параметров. Допустимый диапазон 
значений для передаточного отношения ступени ui задают двумя числами – нижнее 
значение uiн и верхнее значение uiв соответственно. Понятно, что нижнее значение 
должно быть больше 2. Значение передаточного отношения рядной ступени uр оп-
ределяется из условия связи передаточных отношений ступеней (27). 

Решение задачи (29) выполнено в среде математического пакета MathCAD с по-
мощью внутренних функций Minerr(), Find() и Minimize(). Допустимый диапазон для 
передаточных отношений ступеней составил от 3 до 10. В результате численных опы-
тов было установлено следующее свойство решения задачи (29). Если задаются равные 
значения параметров U1вых и U2вых, то получаем одинаковые значения передаточных от-
ношений первой и второй ступеней. При этом их значения передаточных отношений 
будут больше значений передаточных отношений других ступеней. Если значения пе-
редаточных отношений первой и второй ступеней достигли значения 10, то начинает 
расти значение передаточного отношения u3 дифференциала. После того, как значение 
передаточного отношения u3 достигнет 10, будет расти значение передаточного отно-
шения рядной ступени. Наименьшее значение передаточного отношения всегда прихо-
дится на четвертую ступень. Выявленные свойства решения задачи (29) хорошо согласу-
ются с зависимостью (24). Если требуется задать ограничение на значение передаточного 
отношения рядной ступени, то надо в постановке задачи (29) указать это ограничение. 

Разработанная методика оптимизации массы схемы двухпоточного че-
тырехступенчатого планетарного механизма типа AI4  была применена при 
проектировании бортового авиационного привода. С учетом дополнительных 
конструктивных ограничений, постановка задачи типа (29) была такая 
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Из (30) видно, что явные равенства понижают число независимых пере-
менных проектирования с 5 до 3. Равенство u1=u2 приводит к дублированию 
каналов передачи механической мощности от двигателей. Приведем решение 
задачи (30) для следующих данных: U1вых=U1вых=30; k1=k2=k3=k4=3; u1н=3 и 
u1в=5; u3н=4 и u3в=4; u4н=3 и u4в=6. Получено следующее решение: u1=u2=5; 
u3=4; u4=4; uр=3. Заметим, что решить задачу (30) можно без ограничений. 
Тогда получим такие значения: u1=u2=6,626; u3=3,166; u4=2,861; uр=2,165. При 
этом значение целевой функции будет меньше, чем в случае наличия ограни-
чений. Уменьшение составит около 6%. Однако, полученные числа переда-
точных отношений не соответствуют возможным значениям (те которые 
можно реализовать). Поэтому их следует заменить на ближайшие из диапазо-
на возможных значений. 

Рассмотрение методики построения и минимизации целевой функции 
 432151 ,,,,,..., kkkkuuMM HH    применительно к кинематической схеме 

двухпоточного четырехступенчатого планетарного механизма типа AI4  по-
зволяет применить соотношения (15) и (16) для кинематической схемы двух-
поточного многоступенчатого планетарного механизма типа AIn . Для этого 
надо поступить следующим образом. Во-первых, заменить первую ступень 
механизма, приведенного на рисунке 1, кинематической цепью, составленной 
из многоступенчатого механизма типа AI1 n . Во-вторых, подобное сделать 
со второй ступенью. В результате получим кинематическую цепь второго по-
тока, образованную многоступенчатым механизмом типа AI2 n . В-третьих, 
вместо четвертой ступени механизма, показанного на рисунке 1, задаем мно-
гоступенчатый механизм типа AI4 n . В итоге, получим кинематическую 
схему двухпоточного многоступенчатого планетарного механизма типа 

AIn , где n=n1+n2+n4+1. В сумму для определения параметра n вошла 1, ко-
торая указывает на один суммирующий дифференциал. 

 

Выводы: 
1. Разработана методика построения целевой функции оптимизации мас-

сы двухпоточного многоступенчатого планетарного механизма типа AIn  
при расчете на контактную прочность.  

2. Показаны условия, когда выражение для целевой функции совпадает с 
аналогичной формулой, которая приведена в работах В.Н. Кудрявцева.  

3. Исследованы свойства решения задачи минимизации целевой функ-
ции в зависимости от типа задаваемых ограничений. Приведены ограничения, 
при которых размерность задачи может быть понижена. 

4. Приведена математическая постановка минимизации целевой функ-
ции, которая легко может быть реализована в таких программах как Math-
CAD, Maple и MATLAB.  

5. Разработанная методика может быть применена для более сложных 
структур многопотоковых многоступенчатых механизмов, образованных как 
планетарными ступенями, так и рядными. 
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КОНЕЧНОЭЛЕМЕНТНЫЙ АНАЛИЗ ДЕФОРМАТИВНОСТИ 
И ПРОЧНОСТИ ПОЛИМЕРНЫХ ЭЛЕМЕНТОВ КОНСТРУКЦИЙ 
С УЧЕТОМ ВЯЗКОУПРУГОСТИ МАТЕРИАЛА 
 

Разработана методика анализа деформативности и прочности элементов конструкций сложной формы 
с учетом вязкоупругости материала. Для получения реологических констант выполнена идентифика-
ция вязкоупругой модели Прони по результатам механических испытаний стандартных образцов на 
релаксацию при сжатии. Рассмотрены примеры расчета зубчатого колеса и сильфона из полиамида.  

Ключевые слова: полимерные композиты, деформативность, прочность, вязкоупругость, 
модель Прони, метод конечных элементов, зубчатое колесо, сильфон. 

 
Введение. Реономные свойства полимерных материалов, которые про-

являются в виде ползучести и релаксации, оказывают значительное влияние 
на деформативность и прочность элементов конструкций, изготавливаемых 
на их основе [1]. С одной стороны, деформации ползучести снижают формо-
стабильность и ухудшают эксплуатационные характеристики изделий, явля-
ясь, например, источником кинематической погрешности полимерных зубча-
тых передач. Вместе с тем, вязкоупругие эффекты играют положительную 
роль, способствуя демпфированию колебаний, а также, в ряде случаев, благо-
приятному перераспределению напряжений и повышению несущей способ-
ности в результате "приспособления" конструкции к внешним нагрузкам.  

В этой связи необходимым этапом прочностного расчета полимерных 
конструкций является описание реологических свойств применяемых материа-
лов с последующим анализом напряженно-деформированного состояния кон-
струкции в вязкоупругой постановке. Нужно заметить, что аналитические ре-
шения теории вязкоупругости [2-5] пригодны лишь для тел канонической фор-
мы. Это затрудняет их использование в расчете полимерных изделий, зачастую 
имеющих весьма сложную конфигурацию. С другой стороны, метод конечных 
элементов, широко применяемый для решения прикладных задач в упругой и уп-
руго-пластической постановке, в настоящее время редко используется для моде-
лирования вязкоупругого поведения реальных конструкций и деталей машин.  
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