[bookmark: _Toc42413057]Исходные данные задание 

Тема проекта: исполнительный механизм.

Техническое задание: разработать технический проект с выпуском рабочей документации на электромеханическую часть исполнительного механизма по следующим данным.

Основные данные:

Таблица 1.
	Момент нагрузки Мн
	0.5 Н-М

	Частота вращения выходного вала
	14 об/мин

	Угловое ускорение вращения выходного вала Ен 
	20 рад/с2

	Момент инерции нагрузки Jн
	0.15 кг-м2

	Температура эксплуатации
	-20…+40 °С

	Род тока
	постоянный

	Срок службы не менее
	300 час

	Критерий расчета
	минимизация погрешности

	Режим работы
	кратковременный

	Метод расчета, процент риска при расчете, точность
	вероятностный 10%

	Рабочий угол поворота выходного вала
	±20 град

	Точность отработки не хуже
	20'

	Примечание
	нет
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Рис. 1  Схема ЭПМ

[bookmark: _Toc42413061]Предварительный выбор двигателя привода разрабатываемой конструкции
Электродвигатель – это электрическая машина, предназначенная для преобразования энергии электромагнитного поля в кинетическую энергию вращения вала. По условию ТЗ режим работы привода – кратковременный, следовательно необходимо выбирать двигатель с относительно большим пусковым моментом. 
Так как редуктор имеет один двигатель и один выходной вал, то требуемую мощности в ваттах определяют из соотношения [1]:

 					 (1) 
Здесь
P – расчетная мощность двигателя [Вт];
ω – угловая скорость на выходном валу привода [рад/с];

Mн – момент нагрузки привода, согласно ТЗ Mн = 0,5Нм
ηр– КПД редуктора. Поскольку используется цилиндрический зубчатый редуктор открытого типа, ηр = 80%;
ξ– коэффициент запаса двигателя, для привода обычной точности выберем ξ=1.2…2,5.
Подставляя значения в формулу (1) получаем расчетное значение мощности двигателя:

.
Требуется выбрать двигатель постоянного тока. Учитывая мощность, срок службы, разброс температур, характер работы, из табл. П1.18 [1] выбираем двигатель ДПМ-25-Н1-04 с техническими характеристиками:

Таблица 2. Паспортные данные двигателя ДПМ-25-Н1-04

	Температура окружающей среды
	от -60С до +50С

	Относительная влажность
	до 98% при температуре 20С

	Напряжение питания
	27В

	Номинальная мощность
	2,31Вт

	Номинальный вращающий момент
	4,9Н•мм

	Номинальный пусковой момент
	11,8 Н*мм

	Момент инерции, 
	1,16·10-6

	Частота вращения
	4500об/мин

	Масса прибора
	0,12кг

	Минимальная наработка прибора
	1000ч
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Рис. 3 Основные размеры электродвигателя
[bookmark: _Toc42413062]Кинематический расчет ЭМП

[bookmark: _Toc42413063]Определение общего передаточного отношения.
	По известным значениям скоростей на входе nном и nвых определяем общее передаточное отношение редуктора (цепи двигатель – выходной вал) по формуле:

где nном=4500 об/мин (см. табл. 2), 
частота вращения выходного вала редуктора nвых=14 об/мин (из условия)
Подставляя полученные в предыдущем пункте значения nном и nвых получаем:



[bookmark: _Toc42413064]Определение числа ступеней и определение общего передаточного отношения по ступеням в соответствии с заданным критерием проектирования ЭМП.
По ТЗ критерием проектирования является минимизация погрешности. 
При проектировании редуктора по условию минимизация погрешности назначают передаточное число одной ступни  (принимаем ) определяем число ступеней редуктора по формуле [1,2]:

Округляя до ближайшего большего целого, получим, что оптимальным является nопт = 3 ступеней редуктора.
Назначаем передаточные отношения для второй и третей ступени равным

Для первой ступени


[bookmark: _Toc42413065]Определение чисел зубьев колёс редуктора
Для шестерен выберем значение числа зубьев из рекомендуемого диапазона: zшест=20. Затем скорректируем числа зубьев, чтобы сохранить неизменным рассчитанное ранее общее передаточное отношение и по формуле  определим передаточные отношения каждой ступени.
Результаты сведем в таблицу 3:
Таблица 3. Передаточные отношения ступеней и числа зубьев колес и шестерен редуктора.
	Ступень
	Передаточное
отношение
(фактическое)
	Назначенные числа зубьев

	
	
	Шестерня
	Колесо

	1-2
	5
	20
	100

	3-4
	8
	20
	160

	5-6
	8
	20
	160


Поскольку выбор числа зубьев осуществляется из рекомендуемого стандартного ряда [1], результирующее передаточное отношение может несколько отличаться от расчетного. Погрешность (Δi) фактического передаточного отношения от расчетного не должна превышать 2-5%, где 

Фактическое передаточное отношение iфактич находим по формуле [7]:

Вычисляем погрешность передаточного отношения:

Следовательно, выбор числа зубьев колес и шестерён был произведен, верно.


[bookmark: _Toc42413066]Силовой расчет ЭМП. Предварительная проверка правильности выбора электродвигателя

[bookmark: _Toc42413067]Проверка правильности выбора электродвигателя по пусковому моменту
Поскольку основной режим работы привода динамический и при этом статический момент много меньше динамического, то и проверочный расчет выбранного двигателя ведем по динамической нагрузке.


где
Mп – пусковой момент двигателя
Mн – номинальный момент двигателя
, ,  – суммарный, статический и динамический момент нагрузки, приведенные к валу двигателя, соответственно

где
i0 – общее передаточное отношение редуктора
Jд – момент инерции ротора двигателя
Kм – коэффициент, учитывающий инерционность собственного зубчатого механизма.


Можно принять Kм = 0,5 . 
По паспорту двигателя: Jд=1.16ּ10-6 кгּм2
По условию: Jн=0,15 кгּм2
Находим приведенные к валу двигателя моменты:



По паспорту двигателя: 
Mп=0,0118(Нּм) ≥ 0,01168 (Нּм); 
Mн=0,0049(Нּм) ≥ 0,00168 (Нּм),
[bookmark: _Toc226733530]т.е. условия (7) и (8) выполняются, следовательно, двигатель выбран верно, т. е. он сможет обеспечить требуемое угловое ускорение нагрузки при пуске.

	6.2 Проверочный расчет выбранного двигателя по заданной нагрузке

Так как на данном этапе проектирования известна кинематическая схема ЭМП, то из соотношения приведения моментов [1]:  

 где
Mi, Mi – момент нагрузки на i-ом и j-ом валах;
iij – передаточное отношение i-го и j-го вала;
ηij – КПД передачи, ηij=0.98;
ηподш – КПД подшипников, в которых установлен ведущий вал, ηподш =0.99.
Поскольку в момент пуска двигателя нужно учесть инерционность двигателя и нагрузки, необходимо, чтобы двигатель обеспечивал нужное угловое ускорение нагрузки. На выходном валу с учётом динамической составляющей действует следующий момент:

Для того чтобы проверить правильность выбора двигателя, необходимо привести момент на выходном валу к валу двигателя по формуле (10) для каждого вала, начиная от выходного, и сравнить пусковой момент двигателя с приведённым моментом.
Ведем расчёт последовательно к валу двигателя: 

 (Нм)                M4=M5

 (Нм)             M3=M2

(Нм)=11,8(Нмм)  
Выполним предварительную проверку правильности выбора двигателя:



По паспортным данным Мпуск =11,8·10-3 Н·м, то есть 11,8≥11,8  – верно  => двигатель выбран правильно. То есть выбранный двигатель сможет обеспечить нужно угловое ускорение нагрузки при старте. 
Следовательно, двигатель выбран, верно.

[bookmark: _Toc42413068]Выбор степени точности и вида сопряжения для зубчатых передач

Наиболее часто используют зубчатые передачи 6-й, 7-й и 8-й степеней точности.
7-я степень точности применяется наиболее часто. Она назначается для точных передач, а также для цилиндрических передач, работающих при V до 8 м/с. 6-я и 8-я степени точности применяются соответственно для более точных, быстроходных и менее точных, медленных передач.
Вид сопряжения и допуск на боковой зазор для нерегулируемой передачи назначают независимо от степени точности. При этом учитывают допустимый мёртвый ход, изменение размеров из-за колебаний температуры, окружные скорости колёс, коэффициенты линейного расширения материалов корпуса и колёс, наличие смазки.
Приняв во внимание предъявляемые в ТЗ требований к эксплуатации, температурного режима разрабатываемого устройства, значений коэффициентов линейного расширения материалов зубчатых колёс и корпуса, назначим для всех передач 7 степень точности и сопряжение G.


[bookmark: _Toc42413069]Расчет на прочность зубьев колес ЭМП. Выбор материалов и определение допускаемых напряжений



[bookmark: _Toc261505656][bookmark: _Toc461287462]Выбор материалов

Материалы выбирают с учетом назначения передачи, характера действующей нагрузки, условий эксплуатации, массы, габаритов и стоимости.
Для прирабатывающихся зубчатых передач рекомендуется для выравнивания срока службы назначать для зубчатых колес разные материалы, причем твердость шестерни должна быть на 20…30 единиц больше твердости колеса.
Исходя из всего выше сказанного выберем для шестерни материал сталь 40Х, а для зубчатого колеса сталь 45.



Выпишем основные характеристики материалов:
 			Таблица 4
	
	Шестерня
	Колесо

	Материал
	Сталь 40Х
	Сталь 45

	Твердость HB
	200-250
	190-240

	Твердость HRC
	50 - 55
	40-50

	α, 1/°C
	11∙10-6
	11∙10-6

	Модуль упругости E, МПа
	2,1∙105
	2,1∙105

	Плотность ρ, г/см3
	7,85
	7,85

	Предел прочности σв, МПа
	1000
	580

	Предел текучести σт, МПа
	800-850
	360

	Предел выносливости σ-1 МПА
	430
	245



Примем для шестерни , а для зубчатого колеса .

[bookmark: _Toc261505657][bookmark: _Toc461287463]Допускаемые напряжения при расчете на выносливость

При постоянном режиме нагрузки расчетное число циклов нагружения равно
[bookmark: _Hlk36885410]             		                                (12)
где число колес, находящихся в одновременном зацеплении с=2,
       частота обращения зубчатого колеса, об/мин,
       срок службы передачи.


[bookmark: _Toc261505658][bookmark: _Toc461287464]5.3   Допускаемое контактное напряжение для шестерни и колеса

По формуле рассчитаем допускаемое контактное напряжение.

где предел контактной выносливости поверхности зубьев, соответствующий базовому числу циклов перемены напряжений ,


       коэффициент, учитывающий шероховатость поверхностей, при , ,
      коэффициент, учитывающий окружную скорость колеса, при , ,
       коэффициент долговечности, учитывает возможность повышения допускаемых напряжений для кратковременно работающих передач.
Для улучшенной стали .
Показатель степени для стальных колес .

коэффициент безопастности, .
По формуле рассчитываем допустимое контактное напряжение
1) Для шестерни

2) Для колеса


0. [bookmark: _Toc261505659][bookmark: _Toc461287465]Допускаемое напряжение изгиба для материала шестерни и зубчатого колеса

По формуле рассчитаем допустимое напряжение изгиба.

где предел выносливости при изгибе,


коэффициент, учитывающий цикл нагружения колеса,
Так как передача реверсивная, то .
коэффициент долговечности.
При  .
коэффициент запаса прочности.
При обычных условиях работы .
По формуле рассчитываем допустимое контактное напряжение:
1) Для шестерни

2) Для колеса


0. [bookmark: _Toc261505660][bookmark: _Toc461287466]Расчёт зубьев на изгиб

Рассчитаем модуль зацепления в миллиметрах для цилиндрических прямозубых передач по формуле 

где коэффициент, для прямозубых колес, .
      коэффициент расчетной нагрузки, при проектном расчете для всех видов передач.
Выберем из , .
 коэффициент ширины зубчатого венца. Для мелкомодульных передач . Выберем .
число зубьев колеса.
суммарный крутящий момент
допускаемое напряжение зубьев при изгибе,
 коэффициент формы зуба, выбирается в зависимости от количества зубьев.
Для
	


	





Для .
Рассчитаем отношение .
1) Для шестерни

2) Для колеса 

Так как для шестерни это соотношение получилось больше, чем для шестерни, то расчет будем вести по колесу.

Определим по формуле модуль

0. [bookmark: _Toc261505661][bookmark: _Toc461287467]Расчёт зубчатых колес на контактную прочность

Для силовых передач модуль определяется по формулам.


где  для стальных прямозубых цилиндрических колес.
      допускаемое контактное напряжение. .
      коэффициент ширины колеса,. Выберем .
Выполним расчет по формулам







Из конструктивных соображений, округлим полученные значение модулей до ряда предпочтительных чисел, – 0,6 мм. 






[bookmark: _Toc42413071]Геометрический расчет зубчатых колес. Разработка кинематической схемы ЭМП

Геометрические размеры зубчатых колес находятся по формулам [1].
Делительный диаметр
d1=m·Z/cosβ=m·Z 										(19)
 т.к. колесо прямозубое, то β=0.
Диаметр вершин зубьев 
da=m·z/cosβ+2·m· (ha+x12)=m· (z+2) так как ha=1, x12=0				(20)
Диаметр впадин 
df=m·z/cosβ-2·m· (ha+c-x12)=m(z-2-2·c), так как m≤0.5, то c=0.5		(21)
Ширина колес 
b2 = ψbm·m											(22)
где ψbm = 3..16 – коэффициент, равный отношению ширины зубчатого венца к модулю. Согласно [1,2] выберем ψbm =12.
Ширина шестерни 
b1 = b2 + 1,5m										(23)
Делительное межосевое расстояние 
aω=0.5·m·(Z1+Z2)/cosβ=0.5·m·(Z1+Z2)							(24 )
Расчитаные по формулам (14) - (19) геометричесие параметры зубчатых колёс приведены в таблице 5.
Таблица 5. Значения геометрических параметров зубчатых колёс
	

	№ 
	1
	2
	3
	4
	5
	6

	Z
	20
	100
	20
	160
	20
	160

	d1, мм
	12
	60
	12
	96
	12
	96

	da, мм
	13,2
	61,2
	13,2
	97,2
	13,2
	97,2

	df, мм
	10,08
	58,08
	10,08
	94,08
	10,08
	94,08

	b, мм
	6
	5
	8
	7
	8
	7

	aω, мм
	36
	54
	54
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Рис. 4 Проверка установки шестерни на вал двигателя

Как видно из рисунка шестерня разместится на валу двигателя

[bookmark: _Toc42413072]Проектный расчет валов
Для расчёта диаметров вала согласно [4,5] будем использовать следующую формулу:

Здесь
Мкр - момент, действующий на вал [Н·мм];
[τ]кр – допускаемое напряжение на кручение [МПа].
 [τ]кр = 253МПа [5].
Расчет диаметра всех валов дает (табл. 12):
Таблица 6. Проектный расчет диаметров валов редуктора
	                      № вала
Параметр
	1 (входной)
	2
	3
	4 (выходной)

	Mкр, Н∙мм
	11,8
	58,1
	451
	1500

	d, мм
	1,4
	2,4
	4,8
	9,6



Округляя полученные значения до ближайшего рекомендуемого, а также руководствуясь конструктивными соображениями, назначаем диаметры валов из стандартного ряда по ГОСТ 12080-66 (диаметр первого вала – это диаметр выходного вала двигателя):
Таблица 7. Диаметры валов редуктора, согласованные со стандартным рядом
	№ вала
	1
	2
	3
	4

	d, мм
	2
	4
	5
	10



[bookmark: _Toc56596247][bookmark: _Toc248156668][bookmark: _Toc249195276][bookmark: _Toc249195447]Расчет шарикоподшипников
Поскольку в разрабатываемой конструкции присутствует только радиальная нагрузка на валы, то выбираем радиальные шарикоподшипники.

Расчет будем вести по динамической грузоподъёмности CP, используя следующую формулу:

, где
P= Н, эквивалентная динамическая нагрузка;
n=  об/мин, частота вращения вала;
Lh=300 ч, долговечность.
Исходя из полученных данных, используя справочные таблицы [2], выберем радиальный однорядный шарикоподшипник (ГОСТ 8338-75) со следующими параметрами:
Условное обозначение легкая серия диаметров:
 для вала 2 - 1000084  
для вала 3 - 1000095 
для вала 4 - 1000900 
Проверочный расчет 3-го вала 
[image: ]
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[bookmark: _GoBack]Проверочный расчет выходного вала
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[bookmark: _Toc42413073]Проверочные расчеты разработанного ЭМП.

[bookmark: _Toc42413074]Уточненный силовой расчет и проверка правильности выбора электродвигателя.
Т.к. по условию задан кратковременный режим работы, то должны выполняться соотношения [1]:
МП ≥ М*СТ.ПР+М*Д.ПР					(25)
М*СТ.ПР - статический момент, приведенный к валу двигателя. Так как по ТЗ статический момент не задан, учтём его в виде коэффициента k=1.2 для динамического момента.
М*Д.ПР – уточненный динамический момент, приведенный к валу двигателя.
[bookmark: _Toc59438050]Расчёт уточнённого динамического момента:

где ε – требуемое угловое ускорение вала двигателя

εн – требуемое угловое ускорение нагрузки

Jпр – приведенный к валу двигателя момент всего ЭМП, кг∙м2, рассчитывается по формуле [1]:

где Jр – момент инерции вращающихся частей двигателя, Jр=1,5 ∙10-6 кг∙м2
Jн – момент инерции нагрузки, Jн = 0.15 кг·м2
Jрпр – приведенный момент инерции ротора, 
Рассчитывается по формуле [1]:

	 					(28)
В формуле (28) момент инерции каждого звена [1]:

					(29)
где d – диаметр звена, мм
b – толщина звена, мм
ρ – плотность, г/см3, для стали ρ =7,85 г/см3.
Рассчитаем моменты инерции каждого звена редуктора. Результаты приведены в табл.8.
[bookmark: _Hlk36904999]Таблица 8. Моменты инерции звеньев редуктора
	       № колеса

Параметр
	1
	2
	3
	4
	5
	6

	d, мм
	12
	60
	12
	96
	12
	96

	b, мм
	6
	5
	8
	7
	8
	7

	J, кг∙м2
	1,28E-07
	6,99E-07
	1,28E-07
	4,58E-04
	1,28E-07
	4,58E-04



Тогда по формуле (29), Jрпр =3,22*10-6 
По формуле (28):

По формуле (26):

В результате, правая часть неравенства (49):

Пусковой момент двигателя Mп = 11,8 Н∙мм.
Проверка выполняется, т. е. двигатель выбран правильно.

[bookmark: _Toc42413075]Проверочные расчеты на прочность.

 Проверка прочности зубьев на изгибную прочность.

Передача открытая
σн  ≤ [  σн ],

где, i12 – передаточное отношение ступени
M2 – момент на колесе [Н·мм];
К – коэффициент расчетной нагрузки;
KFV – коэффициент динамической нагрузки
KFB – коэффициент неравномерности распределения нагрузки по ширине зуба
К=КFV*KFB=1.2*1.17=1.404
Kа – коэффициент, определяемый соотношением


Ка=0,82=0,82=48, учитывая, что
Модули упругости материалов шестерни и колеса Е1=Е2=2,1*105 МПа.
 σн =10,9 МПа
 σн= 214,85 МПа – для первой ступени
 σн = 197,7 МПа
 σн = 464,76 МПа – для последней ступени
 [σн]= 475 МПа
σн  ≤ [  σн ] <=> 464,76<475
Проверка на изгибную прочность выполняется.

Проверка прочности зубьев при кратковременных перегрузках.
Должно выполняться условие:

σн мах=σн* ≤ [  σн ]мах
Кпер – коэффициент перегрузки
σн – контактное напряжение
   Кпер=Мпуск/М
   Кпер= 0,16
[σн ]мах= 2,8 ∙ σт
[σн ]мах= 2,8 ∙ 630 =1764 Мпа – для шестерен
[σн ]мах= 2,8 ∙ 590 =1652 Мпа – для колес

σн мах ≤ [  σн ]мах <=> 185,9< 1764 МПа
Проверка прочности зубьев выполняется.


[bookmark: _Toc42413076]Проверочный расчет ЭМП на точность.

Определение кинематической погрешности

Минимальное значение кинематической погрешности
                                                          (28)
                                                                                      (29)

Таблица 9
	
	Z1
	Z2
	Z3
	Z4
	Z5
	Z6

	d, мм
	12
	60
	12
	96
	12
	96

	FP
	22
	26
	22
	42
	22
	42

	ff
	10
	10
	10
	10
	10
	10

	F’i
	32
	52
	32
	52
	32
	52

	KS
	0,76
	0,76
	0,76

	F’iomin, мкм
	36,69
	45,33
	45,33


Максимальное значение кинематической погрешности
               (30)
Погрешность монтажа


β = 0; примем для колеса er = 20 мкм, для шестерни - er = 10 мкм, тогда 
   
Таблица 10
	
	Z1
	Z2
	Z3
	Z4
	Z5
	Z6

	d, мм
	12
	60
	12
	96
	12
	96

	F’i
	32
	52
	32
	52
	32
	52

	K
	0,85
	0,98
	0,98

	F’iomax, мкм
	72,01
	83,02
	83,02



[bookmark: _Toc461287478]Определение мертвого хода кинематической цепи

Минимальное значение мертвого хода
                                                      (32)

Таблица 11
	
	1-2
	3-4
	5-6

	jnmin, мкм
	0
	0
	0

	jtmin, мкм
	0
	0
	0


Максимальное значение мертвого хода
       (33)


;

Таблица 12
	
	Z1
	Z2
	Z3
	Z4
	Z5
	Z6

	d, мм
	12
	16,2
	12
	96
	12
	96

	aw
	36
	54
	54

	fα
	14
	22
	22

	EHS
	18
	18
	18
	28
	18
	28

	TH
	23
	32
	23
	53
	23
	53

	jtmax, мкм
	64,80
	87,31
	87,31



[bookmark: _Toc461287479]Расчет кинематической погрешности вероятностным методом

                             (34)

Суммарная координата середины поля рассеяния
                                    (35)

Поле рассеяния
                                            (37)                   
                                                   (38)







Таблица 13
	
	1-2
	3-4
	5-6

	Z
	20
	100
	20
	160
	20
	1060

	m, мм
	0,6
	0,6
	0,6

	
	15,58
	3,25
	3,25

	
	24,89
	5,95
	5,95

	
	0,0156
	0,1250
	1,0000

	
	20,23
	4,60
	4,60

	
	9,30
	2,70
	2,70


[bookmark: _Toc461287480]
Расчет мертвого хода кинематической цепи










Таблица 14
	
	1-2
	3-4
	5-6

	
	0
	0
	0

	
	27,522
	6,257
	6,257

	
	0,0156
	0,1250
	1,0000

	
	13,8
	3,1
	3,1

	
	27,52
	6,26
	6,26


Общая погрешность кинематической цепи




[bookmark: _Toc56596246]
[bookmark: _Toc261505685][bookmark: _Toc468805231][bookmark: _Toc42413077]Заключение

При проектировании привода были проведены расчеты: проектный расчет привода: подбор двигателя, определение общего передаточного отношения, определение числа ступеней, разбивка по ступеням передаточных отношений, определение модуля, определены геометрические параметры зубчатых колес, входящие в состав привода. 
Были рассчитаны все остальные элементы конструкции: по требованиям технического задания.
Как показали все проведенные в пояснительной записке расчеты, разработанный привод удовлетворяет всем требованием технического задания. 
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Pacuer JJIEKTPOMEXaHHIECKOI0 IpUBOAA
(OMI)
Cxema SMII

_Nepe/aTouHbIi-
MexaHUaM

Tpebyercs

Pa3paGoTaTh COMIACHO 3a/JaHHOMY BapHAaHTy KHHEMATHUCCKYO
cxemy (K3) OMII, uepresx obuiero Buaa(BO) KOHCTPYKIMH H cXeMy
cOOpKU NPUBOJIA.

B pamkax /I3 ueprex BO MOXeT ObITh BBIIOTHEH ABYMS
PA3ITHYHBIMH CIOCOOAMH:

1) Ha MHJUTHMETPOBKE,

2)B mo6oit CAD nporpamme.
Bwmecro ueprexa BO nomyckaercst BHIIONTHEHHE MOTHOLECHHOI 3D
Mozesn u3zienus. [Ipu 5ToM Tabinia COCTaBHBIX YacTei
COCTaBJIAETCA Ha OT/ENBHBIX JTUCTaX.

Pesynsrarer pacdera DMII npeacTapisioTes B BUgE pacyeTHO-
TIOSICHUTENTBHO# 3arMCKu, B KOTOpOf;I JIOTIZKHBI COACPKATBCA
CIIE/IYFOIME Pa3/IeNbl:
1. Mexonble 1aHHbIE 3a/1aHHS.
2. AHaII3 HCXOZBIX AaHHEIX. Onpesielienie BOSMOKHOTO 3nadenns IMIL OGocHosaie BrGOpa
smextpoxsuratens v IMIL ToxGop asmrarens.
3. Kunemarnueckii pacuer IMIL
3.1. Onpeseneiie OIIEro NEPEAATOTHOTO OTHOIIERHS.

3.2. Onpezeretiie wiea CTynencil it OMpEAEEHite 0BLIETO MEPEAATOHOTO OTHOLICHIA 110
CTYTIeHAM B COOTRETCTBHM C 3A1aHHBIM KPHTEPHeM poeKTHpoBakis IMI
3.3. Onpenenere wicen 3yGhen Konee PeiyKTOpa.

4. Crnosoii pacier IMIT. Ipeasapie isias MPOBEPKa NPABITBHOCTIE BEIGOPA EKTPOBHTATES,

5. BHIGOp CTEMeIH TOUHOCT M BIA COMPSACHIA [UIS 3yGHATEIX MEpetas

6. Pacuier Ha NPOuHOCTS 3yGhen kotec IMIT. BHIGOp MATEPIAIOR H ONPEAC/HIE OMYCKACMEIX
RanpsKeHIi.

7. TeomeTpicciuii pacter syGuaTsix koee. PaspaGoTka KimesaTieckoii cxems HMIT
(KiHeMaTIECKas CXeMa BHITOTHACTCA B BILC YepTeka Ha imete popmara Ad ¢ cobmonenmem
COOTHOLIHIIi MEAY TCOMETPHUCCKIIMH XapaKTEPHCTHKAMI KOTIEC 1 MEAKOCCBHIX PACCTOAHI).

8. Tpokepounsie pacuetsi paspaGorainoro IMIL.

8.1. VIouHeHIbIii CIIOBO/i PACHET H MPOBEPKA NPABITLHOCTIE BEIGOPA YEKTPONBHTATES
8.2. TIpOBCPONILIC PACHCTHI Ha IPOHOCTS.

8.2.1. TIposepia NPoWHOCTH 3yGbe Ha M3IHGHYIO IPOYHOCTS.
8.2.2. TIpoBepKa NPONHOCTIE 3yG5CB MIPit KPATKOBPEMCHIIbIX TICPCTpy3KaX.

8.3. Tposepounii pacter SMIT Ha ToaHOCTS.

9. Asanirs pesyrsraros pacsiera SMIT. Bosmositbie mymi ynysieris napaverpon IMIT.
TIpumevanus

1.TTo pesynbTaram MPOBEPOUYHBIX PACUETOB B CiIyyae
HEOOXOIMMOCTH BHOCATCS N3MEHEHHUS B KHHEMATHYECKYIO
CXeMy, YepTexK 00IIero BUIa U CXeMy COOPKH.

2.00beM pacueTHO-TIOACHUTENBHOMN 3arucku - 12..15 MLITJL.
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