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Badania numeryczne i doświadczalne konstrukcji chwytacza 
progresywnego z wykorzystaniem metody elementów skończonych*

The article presents the results of experimental and numerical simulations of the braking process of new type CHP 2000 
progressive gear roller. The gear which is a main element of the friction drive lift safety during braking is exposed to over-
loading connected with changeable weight loading the gear. Reliable operation of the braking system of the lift, especial-
ly in emergency situations, is the basis for the safe operation of these devices. Presented in this paper progressive gear de-
sign solution was subjected to tests on test stand and simulations numerical aimed at confirming the required strength 
and proper functionality of structures subjected to operational loads. Numerical analysis simulation was gear roller dis-
placement during braking from the neutral position to the maximum displacement and the impact load on the alternat-
ing stress levels in the gripper elements. The results of numerical calculations verified by experimental studies, analyz-
ing braking distance. The instrument used was a commercial numerical package for calculations using the finite element  
method – a program Abaqus®.
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W artykule zaprezentowano wyniki badań eksperymentalnych oraz symulacji numerycznych  procesu hamowania rolki chwyta-
cza progresywnego nowego typu CHP 2000. Chwytacz będący głównym elementem bezpieczeństwa dźwigu ciernego podczas 
hamowania narażony jest na przeciążenia związane ze zmienną masą obciążającą układ hamowania. Niezawodna praca układu 
hamowania dźwigu, zwłaszcza w sytuacjach awaryjnych, stanowi podstawę bezpiecznej eksploatacji tych urządzeń. Zaprezento-
wane w artykule rozwiązanie konstrukcyjne chwytacza progresywnego poddane zostało próbom stanowiskowym oraz symulacjom 
numerycznym, mającym na celu potwierdzenie wymaganej wytrzymałości oraz właściwej funkcjonalności konstrukcji poddanej 
obciążeniom eksploatacyjnym.  Analizie numerycznej poddano symulację przemieszczenia rolki chwytacza w trakcie hamowaniaz 
pozycji neutralnej do pozycji maksymalnego przemieszczenia oraz wpływ zmiennego obciążenia na poziom naprężeń w elemen-
tach chwytacza. Wyniki obliczeń numerycznych weryfikowano badaniami eksperymentalnymi, poddając analizie długość drogi 
hamowania. Zastosowanym narzędziem numerycznym był komercyjny pakiet do obliczeń z wykorzystaniem metody elementów 
skończonych – program Abaqus®.

Słowa kluczowe:	 dźwig cierny, chwytacze progresywne, bezpieczeństwo, symulacje numeryczne, metoda ele-
mentów skończonych.

1. Introduction

Passenger and freight lifts are commonly used devices for verti-
cal transport both in public buildings and residential buildings. The 
universality of this type of construction dictates sanctioned meet the 
stringent requirements of the building regulations of safety, imposing 
a strict manner of operation. The basic components of these devices 
include braking systems, to ensure proper functionality, and above all, 
the safety of the structure. Despite the high demands placed on these 
types of devices the current state of the literature on the issues of the 
construction and operation of the braking and progressive safety gear 
is not exhaustive. Issues presented in the literature relate to two main 
lines of research - issues and issues of dynamic load-bearing compo-
nents of strength. Lifting dynamics issues dealt with, among others, 
Taplak [16] and Filas and Mudro [6]. In [16], the authors present the 
issues associated with the use of neural networks to analyze the vibra-
tion of the lift, as a result of variable mass of the traffic load. Used 

neural networks have been used by the authors to assess symptoms of 
vibration, which show that the failure of the lift or the entire device. 
The authors of reference [6] described the use of methods reduce the 
problem of the evaluation of the dynamics of the crane. In their analy-
sis of the lift cab model reduced to a flat system with one vertical de-
gree of freedom. The presented methodology for reducing the authors 
used to describe a specific mechanism cargo lift, defining the problem 
mathematically. In addition made an assessment of the lift operating 
parameters and their effect on the characteristics of the acceleration 
of the entire system. Issues related to the dynamics of the braking 
system of the lift, the analysis of the materials and construction of the 
progressive gears are further discussed in publications [9, 10, 11, 12, 
13]. The authors of these studies focused mainly their attention on the 
analysis of the brake system, compare the construction and operation 
of the progressive gears European producers to the newly developed 
solution.
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A different class of problems are lifts used in high-rise buildings, 
over 40 floors. An example of the analysis of these devices was men-
tioned in [19] in which the authors have examined issues related to the 
impact of weight lift car power cords and cables on the work of the 
crane. In such devices, a significant height requires a compensatory 
belt, which compensates for the weight of the ropes and wires power, 
causing relief other components of the lift. The authors describe in an 
exemplary manner belt compensatory behavior and its impact on the 
linear model of the lift. Also examine the impact of horizontal dis-
placements countervailing belt natural frequency of the system.

In the process of design and operation of lifts are more widely used 
numerical tools using the finite element method (MES) [20]. This ap-
plies above all stress analysis and optimization of structural elements 
[5, 7] lifting equipment. Example of using the finite element method 
to simulate the stresses and displacements of the hook body immedi-
ately during braking is shown in [8], in which the results of numerical 
calculations successfully verified with experimental studies.

The results of the performance tests are presented in the publica-
tion [3], where the author presents own research on the application of 
the coating NiCrBSi-60 applied to the gripper jaws of the wedge and 
the impact is applied to the coating on the braking parameters with 
respect to the jaws made ​​from steel C45. A new type of progressive 
gears, characterized by different performance characteristics with re-
spect to existing solutions used in freight elevators are presented in 
the work [18]. The authors describe a mathematical model and the 
structure of your model together with an analysis of the results ob-
tained experimentally. Patent new design solutions progressive roller 
gear developed for KONE published in [17], in which the original 
structure was presented progressive roller gear and the characteristics 
of its activities.

In publications [4, 14] authors describe the use of the finite ele-
ment method to evaluate the stiffness and the strength of the cabin 
frame in different types of lifts, including the construction of a pro-
gressive gear. The finite element method in the described issues, we 
used to optimize the design of the support frame, for reduced beam 
sections of the frame structure, leading to a significant reduction in 
the weight of the device and determine the coefficients of safety. The 
results of calculations possible to identify the sensitive areas of the lift 
frame system on the occurrence of damage.

Presented the results of numerical analysis show a great possibili-
ty of using FEM for the design and optimization of structural elements 
of lifting equipment. In this context, the authors of this article have 
attempted to extend the issues related to the modeling and simulation 
of the braking process, based on the author’s lift concept of progres-
sive safety gear CHP 2000 presented results of numerical simulations 
were verified bench test results conducted on the physical model of 
the structure of the progressive gear.

2. Construction and operation of the braking system 
and progressive gear

The newly compiled construction of the progressive gears of CHP 
2000 type was designed and intended for the lifts with nominal load 
capacity from 8000 to 20000 N, constituting app. 75% of manufac-
tured devices. Estimated annual production of that type of gears with 
changeable braking configuration is approximately 2000 sets per year. 
The braking system consisting of a kinematic connection between 
CHP 2000 type gears has been presented in Figure 1.

The lift gear is located in the cabin frame under the lift cabin. The 
release lever 2 is mounted to the gear. The lever ends are connected 
with the speed limiter line. At the top part of the lift shaft there is the 
speed limiter which controls the lift operation and at its bottom part 
there is a weighting agent responsible for proper pull of the speed 
limiter line. The speed limiter initiates the braking process when the 
nominal speed of the lift cabin increases by 0.3 m/s. Once the nominal 

speed is exceeded, the speed limiter is blocked, at that time the line 
via properly selected friction coefficient is blocked as well. During 
the lift cabin movement with blocked subassys, the lever is dislocated 
in the direction opposite to the direction of a moving cabin as a result 
of which the gear braking roller is lifted. The roller is pushed to the 
guide causing its elastic deformation in the direction of the base plate 
which is on the other side of the set of Belleville springs as a result of 
which the energy loss of speeding mass is obtained. Thus, the set of 
Belleville springs is responsible for creating changeable force which 
pushes the roller to the guide, dependent on the mass which is trans-
ported in the cabin once the braking process is initiated.

CHP 2000 type gear presented in Figure 2 consists of the body 1, 
where the cam 5 was located, along the cam the braking roller 2 with 
knurled surface moves. Between the cam and the body there are the 
packets of Belleville springs 4 with changeable configuration depend-
ent on the nominal loading capacity of the lifting device. During the 
operation the gear moves along the lift guide which is located in the 
gear body between the braking roller and the base plates 3 placed in 
the opposite sides of the Belleville springs packets.

The changeable setting of the gear is connected with changeable 
mass which is inside the lift cabin. With respect to the above, the nom-

Fig. 1.	 Kinematic scheme of the friction drive lift braking system. 1 – a gear, 
2 – a release lever, 3 – the gears coupler, 4 – controlling and compen-
sating system

Fig. 2.	 Diagram of CHP2000 type progressive gears: 1 – a body, 2 – a brak-
ing roller, 3 – a braking plate, 4 – Belleville springs, 5 – a cam [11]
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inal load is the sum of the weight of progressive gear cab, the 
cab frame, the cabin door and the nominal load capacity [11].

The design of the progressive safety gear is designed to 
provide effective braking lifting device. This results in a sub-
stantial burden of its individual elements, which depends on 
the strength of the safety passenger lift. The research will be to 
examine the strength of the entire team catcher permissible load 
that may occur during emergency braking.

3. The gear discrete model

Numerical analysis of the hook during emergency braking 
process was carried out in the case of the maximum static load 
acting on the elements of the structure. The scope of research 
included analysis of the steady-state mechanism, so the descrip-
tion of the system is independent of the variable of time. The 
numerical model of interaction of contact type used in the ABAQUS® 
defined as Surface-to-Surface, which contact constituting defining the 
interaction between mating components of the system to normal and 
tangential direction with friction coefficient of 0.3.

The characteristics of the individual elements of the hook progres-
sive summarized in Table 1. For all of the elements defined by the steel 
material model elasto-plastic properties of isotropic reinforcement.

Boundary conditions attached to the system will enable the simu-
lation of the progressive gear in the process of emergency braking. 
Model of progressive gear is fully fixed in places mounting screws by 
blocking in area the holes all degrees of freedom. The guide roller is 
received, and able to move along the Y axis, and further blocked roll 
rotatable about an axis Z and X – Figure. 3.

The system works due to the displacement of the braking roller 
along the path which is determined by the cam and in the opposite 
direction to Z axis. The cam cooperates with the Belleville springs 
pressing the roller to the guide, and then respectively the guide is 
pressed to the base plates in the X axis direction. Elements that map 

disc springs are shaped in such a way as to obtain the particular char-
acteristics of elastic deformation by them during emergency braking 
process.

Discretization of individual elements of the hook was carried out 
using two types of volume elements: hexagonal - C3D8R and tetrago-
nal type – C3D4 [1]. In both cases the element type has been used first 
order, and in the case of components used be reduced integrating of 

eight-node elements [20].
In the case of a four node elements in order to ensure 

adequate accuracy of the calculations, the high density of 
the mesh elements of tetragonal (progressive gear roll), 
as compared to the overall size of the mesh FEM model 
numerical.

FEM calculations carried out as a static calculation  
(Static procedure, General) taking into account non-linear 
problems. The load consisted of the constraint in the form 
of a displacement of the braking applied to the rollers of 
the 23.5 mm, acting in the opposite direction to return 
the Z axis. The total number of finite element numerical 
model was developed more than 131000.

4. Results of numerical analysis

FEA analysis results are presented on the basis of the gear roller 
dislocation simulation. In the article the attention is mainly focused on 
the determination of the stresses level H-M-H (Huber-Mises-Hencky) 
in the key points of the whole system as well as on the determination 
of the maximum stresses level and displacements of the guide nodes at 

the braking stage. The maximum level of stresses is demonstrated 
by the roller element where Rm resistance limit is reached. The 
level of stresses in the roller has the nature of nearly symmetri-
cal layout versus its axis, whereas the maximum stress appears 
in the central part of the subassy which has been presented in 
Figure 5.

Achieving the level of the breaking of the roller elements 
Rm=1000 MPa due to the adopted too stringent working condi-
tions of the numerical model of the progressive gear. In a real 
system roll movement in the analyzed period would be difficult 
to achieve, at the same time would cause the actual effort of the 
roller elements below the strength of the material. However, this 
is one of the critical elements of the progressive gear, who as a 
result of the emergency braking sustains permanent deformation. 
Reduced stress levels in the remaining elements of progressive 
safety gear (excluding items roll) is shown in Figure 6.

Stresses that occur in parts of the outside roller, do not show 
a level exceeding the limit strength of the material. In addition 

to the cam and the guide, none of the components does not reach the 
yield point. Cam suffered a small crossing yield strength (360 MPa) 
C45 steel. In fact, the force generated by a passenger lift, do not lead to 
a displacement of the roll to the end of the road, which determines the 

Table 1.	 Elements material features [2]

Material

Young’s 
Modulus

E
[MPa]

Poisson’s 
coefficient

ν

Yield point
Re 

[MPa]

Resistance limit
Rm

[MPa]

The braking 
roller and plates

18HGT 
steel 210000 0.3 850 1000

The guide S235JRG2 
steel 210000 0.3 235 520

The body, the 
cam, the remain-

ing elements
C45 steel 210000 0.3 360 610

Fig. 3. Boundary conditions

Fig. 4. Finite element mesh used
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cam. Cam stress level would therefore be much lower than presented 
in the results of numerical analysis. The most important component of 
the research was the hook guide. After the performed analysis, numer-
ical and experimental presents the level of the plastic deformation of 

the guide piece of material, under pressure originating from the 
roll. FEM studies have shown that exceeded the guide material 
yield and there was a significant displacement of the nodes. The 
maximum value of stress at a critical location substitute track 
was 315.3 MPa, which means exceeding the yield stress of 80 
MPa guide. Figure 7 shows the maximum displacement of the 
tension elements and nodes of the guide.

The maximum displacement nodes at the place pressing of 
the guide rollers moving was nearly 4.7 mm. The material is 
permanently laminated to the approximate length of approxi-
mately 18 mm, determined on the basis of an area including six 
nodal displacements of finite elements with an edge length of a 
single member to be (in the track) of 3 mm.

5. Experimental studies

Experimental studies were carried out on a specially de-
signed position for enabling the free fall test method with vari-
able load traps - Figure 8.

In the design of the test bench guides are placed, after which 
she moved aggravating frame of progressive gear, coupled with 
the supervising system of free fall speed. The main task of this 
system was to initiate the process of braking at speeds above par 
on the value of 0.3 m/s. 

In order to protect against uncontrolled hit the ground test 
bench, the height at which the system had to be lifted was deter-
mined based on the relationship between potential and kinetic 
energy, determining the amount of free fall. Initiate free fall test 
system implemented by releasing the lock placed in the frame 
position. After crossing the speed of 1.25 m/s speed initiated 
watchdog triggering traps, starting with emergency braking 
process. After stopping the system under study was performed 
measurements of braking distances, which was the main param-
eter of construction associated with the correct evaluation of the 
work progressive gears. 

We also evaluated the technical condition of the structural 
elements of progressive gears, as among state of the braking 
rollers and the state of the plastic deformation of the guide, 
which has been deformed by the roller as a result of braking. 

The study confirmed the required bench strength and proper 
operation of the safety gear developed progressive structure, 
which is the main element lift safety during emergency brak-
ing.

Experimentally determined characteristics of the work pro-
gressive gear CHP 2000, defining the relationship of braking 
distances as a function of load compared with the analogous 
characteristics of the existing solutions - Figure 9. The present 
work progressive gear CHP 2000 reaches the lowest value of 
braking distances in different load cases, compared to previous-
ly commonly used in such devices. The resulting performance 
characteristics translate into significantly to local plastification 
of the guide, reducing the length of the plastic deformation re-
gion. A significant reduction in emergency braking if used de-
sign solution improves the safety of use of lifts, which is the 
main idea of this device design.

The actual level of the plastic deformation of the guide ob-
tained from experimental studies performed on a physical mod-
el of the structure is almost progressive gear representation of 
numerical simulation. The result of the experimental study are 
shown in Figure 10.

The resulting high that the results of numerical calcula-
tions with measurements carried out stand length of the plastic 

deformation area guide - the difference does not exceed 10 %, pro-
viding the basis to confirm the adequacy of the developed numeri-
cal model, both in qualitative and quantitative terms. Development 

Fig. 5. Stress distribution occurring in the roll replacement [MPa]

Fig. 6. Stress distribution in other parts of substitute ingredients [MPa]

Fig. 7.	 The results of numerical studies of the guide: a) substitute the stress distribu-
tion [MPa], b ) the distribution of displacements [mm]

a)

b)
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of experimentally verified numerical models allows while conducting 
a thorough analysis of the effort and strain individual components of 
the test device, providing a range of relevant information about the 
importance of structural and operational. The numerical simulation 

performed in this case allows an assessment of the gripper elements 
progressive effort, while the sample bench confirm proper functional-

Fig. 8.	 The test stand: a) general view of the stand for experimental test, b) the progressive gear with the loading  system in the neutral position, c) the progressive 
gear with the loading system at a given load

a) b)

c)

Fig. 9. Performance characteristics of selected types of traps

Fig. 10. Area guide plastification observed in the experiment
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ity and reliability of structures in braking, as well as exhibit improved 
structural efficiency of the proposed solution compared to the other 
devices of this type (Figure 9).

6. Conclusions

The paper presents an original concept of progressive safety gear, 
which is the primary mechanism for the inhibition of passenger and 
freight elevators for general use. The developed concept is character-
ized by a difference of a constructional solution as compared to exist-
ing devices of this type. Results of this study confirmed the sufficient 
strength and reliability of the emergency braking system developed.

Numerical analysis has been carried out strength structural com-
ponents progressive gear using the finite element method. The per-
formed numerical calculations allowed the evaluation of the degree 
of effort and strain on the hook mechanism to simulate the load case 
of emergency braking. The calculation results confirmed the correct-
ness of the designed system, while exhibiting critical elements of the 
test structure. Proved to be a critical component of the braking roller, 
which received a reduced stress level close to the breaking point of the 
material. This means that in the event of emergency braking element 
is the most vulnerable part of the structure, limiting its strength. The 
level of effort of the other structural elements of the progressive gear 
does not endanger the operation of the mechanism.

Performed numerical analysis showed quantitative and qualitative 
consistency of results with the results of experimental studies con-
ducted on the physical model of the structure. The plastic deformation 
zone were verified guide progressive gear after emergency braking 
simulation. Plasticizing FEM simulated testing, resulting in breaking 
subassembly reflects the nature of the deformation occurring in the 
way of actual experiment. This is confirmed by the results of experi-

mental studies, in which the guide element area of the plastic defor-
mation of the material obtained due to contact with the surface of the 
guide roll to a large extent similar to the deformation of the numerical 
model. The resulting high compatibility with the results of numerical 
simulations of the experiment indicates a high simulation capabilities 
similar issues, supporting the important field of research and design 
processes.

The study of experimental and numerical include important is-
sues concerning the operation of passenger and freight elevators. The 
devices of this type have a strict conditions laid down building regula-
tions concerning safety requirements to be met by a device that can be 
put into service. These requirements relate primarily to ensure safety 
in critical situations to which include lift emergency braking case. As 
previously mentioned, the crucial element is progressive gear braking 
system, which directly implement elements of the braking process. 
The efficiency of this process is primarily determined braking dis-
tance, which for safety reasons should be as short as possible, taking 
into account the different value system load. Conducted research in 
this area focused on improving therefore the characteristics of these 
devices, consisting of a crane shorter braking distances. The results 
presented in the article studies confirm the effectiveness of the pro-
posed solution progressive gear CHP 2000, which also meets the re-
quirements of BS EN 81-1 A3: 2010 [15].
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Badania numeryczne i do świadczalne konstrukcji chwytacza progresywnego z 

wykorzystaniem metody elementów sko ńczonych 

 
 
 

Słowa kluczowe: dźwig cierny, chwytacze progresywne, bezpieczeństwo, symulacje 
numeryczne, metoda elementów skończonych 
 
Streszczenie: W artykule zaprezentowano wyniki badań eksperymentalnych oraz symulacji 
numerycznych  procesu hamowania rolki chwytacza progresywnego nowego typu CHP 2000. 
Chwytacz będący głównym elementem bezpieczeństwa dźwigu ciernego podczas hamowania 
narażony jest na przeciążenia związane ze zmienną masą obciążającą układ hamowania. Niezawodna 
praca układu hamowania dźwigu, zwłaszcza w sytuacjach awaryjnych, stanowi podstawę bezpiecznej 
eksploatacji tych urządzeń. Zaprezentowane w artykule rozwiązanie konstrukcyjne chwytacza 
progresywnego poddane zostało próbom stanowiskowym oraz symulacjom numerycznym, mającym 
na celu potwierdzenie wymaganej wytrzymałości oraz właściwej funkcjonalności konstrukcji 
poddanej obciążeniom eksploatacyjnym.  Analizie numerycznej poddano symulację przemieszczenia 
rolki chwytacza w trakcie hamowania z pozycji neutralnej do pozycji maksymalnego przemieszczenia 
oraz wpływ zmiennego obciążenia na poziom naprężeń w elementach chwytacza. Wyniki obliczeń 
numerycznych weryfikowano badaniami eksperymentalnymi, poddając analizie długość drogi 
hamowania. Zastosowanym narzędziem numerycznym był komercyjny pakiet do obliczeń z 
wykorzystaniem metody elementów skończonych - program ABAQUS®. 
 
 
1.  Wstęp 
 

Dźwigi osobowe i towarowe należą do urządzeń powszechnie stosowanych do 
transportu pionowego zarówno w budynkach użyteczności publicznej, jak i budynkach 
mieszkalnych. Powszechność tego typu konstrukcji narzuca spełnianie usankcjonowanych 
przepisami budowlanymi rygorystycznych wymogów bezpieczeństwa, narzucających ściśle  
określony sposób ich eksploatacji. Do podstawowych podzespołów tych urządzeń należą 
układy hamulcowe, mające zapewnić właściwą funkcjonalność, a przede wszystkim 
bezpieczeństwo całej konstrukcji. Pomimo wysokich wymagań stawianych tego typu 
urządzeniom stan aktualnej literatury dotyczącej zagadnień budowy i eksploatacji układów 
hamulcowych oraz chwytaczy progresywnych nie jest wyczerpujący. Prezentowane w 
literaturze zagadnienia dotyczą dwóch głównych kierunków badań – zagadnień 
dynamicznych oraz zagadnień wytrzymałościowych elementów nośnych konstrukcji. 
Zagadnieniami dynamiki urządzeń  dźwigowych zajmowali się m.in. Taplak [16] oraz Filas i 



Mudro [6]. W pracy [16] autorzy przedstawili zagadnienia związane z zastosowaniem sieci 
neuronowych do analizy drgań pracy dźwigu, na skutek zmiennej masy przewożonego 
ładunku. Zastosowane sieci neuronowe zostały wykorzystane przez autorów do oceny 
symptomów drgań, pozwalających stwierdzić uszkodzenie części dźwigu lub całego 
urządzenia. Autorzy w publikacji [6] opisali zagadnienie wykorzystania metody redukcji do 
oceny dynamiki pracy dźwigu. W przedstawionych analizach zredukowano model kabiny 
dźwigu do płaskiego układu o jednym, pionowym stopniu swobody. Przedstawioną metodykę 
redukcji autorzy zastosowali do opisu określonego mechanizmu dźwigu towarowego, 
definiując zagadnienie w sposób matematyczny. Ponadto dokonano oceny parametrów pracy 
dźwigu oraz ich wpływu na charakterystyki przyspieszeń całego układu. Zagadnienia 
związane z dynamiką układu hamulcowego dźwigu, analizą zastosowanych materiałów oraz 
konstrukcją chwytaczy poruszane są ponadto w pracach [9, 10, 11, 12, 13]. Autorzy w tych 
opracowaniach skupiają m.in. swoją uwagę na analizie układu hamulcowego, porównują 
budowę oraz działanie chwytaczy europejskich producentów do nowo opracowanego 
rozwiązania. 

Odmienną klasę zagadnień stanowią dźwigi wykorzystywane w wysokich budynkach, 
powyżej 40 pięter. Przykład analiz tych urządzeń poruszony został w pracy [19], w której 
autorzy zajmowali się  zagadnieniami związanymi z wpływem masy przewodów zasilających 
kabinę dźwigu oraz lin nośnych na pracę dźwigu. W tego typu urządzeniach, znaczna 
wysokość podnoszenia wymaga zastosowania pasa wyrównawczego, który kompensuje ciężar 
lin nośnych oraz przewodów zasilających, powodując odciążenie pozostałych podzespołów 
dźwigu. Autorzy opisują w sposób modelowy zachowanie się pasa wyrównawczego oraz jego 
wpływ na liniowy model pracy dźwigu. Badają również wpływ horyzontalnych 
przemieszczeń pasa wyrównawczego na częstotliwości drgań własnych układu.  

W procesie projektowania i eksploatacji dźwigów coraz szerzej stosowane są 
narzędzia numeryczne wykorzystujące metodę elementów skończonych (MES) [20]. Dotyczy 
to przede wszystkim analiz wytrzymałościowych oraz optymalizacji elementów 
konstrukcyjnych [5, 7] urządzeń dźwigowych. Przykład wykorzystania metody elementów 
skończonych do symulacji naprężeń oraz przemieszczeń korpusu chwytacza 
natychmiastowego w trakcie hamowania przedstawiono w pracy [8], w której wyniki obliczeń 
numerycznych pomyślnie zweryfikowano na drodze badań eksperymentalnych.  

Wyniki badań właściwości użytkowych chwytaczy zaprezentowano w publikacji [3], 
gdzie autorzy przedstawiają badania własne nad zastosowaniem powłoki NiCrBSi-60 
naniesionej na szczęki chwytacza klinowego oraz jej wpływ na parametry hamowania w 
odniesieniu do szczęk wykonanych ze stali C45. Nowy typ chwytaczy, charakteryzujących się 
odmienną charakterystyką działania w odniesieniu do istniejących rozwiązań stosowanych w  
dźwigach towarowych zaprezentowano w pracy [18]. Autorzy opisują model matematyczny 
oraz konstrukcję własnego modelu wraz z analizą wyników otrzymanych na drodze 
eksperymentu. Patent nowego rozwiązania konstrukcji chwytacza krążkowego, opracowanego 
dla firmy KONE opublikowano w pracy [17], w której przedstawiona została oryginalna 
konstrukcja chwytacza krążkowego oraz charakterystyka jego działania. 

W publikacjach [4, 14] autorzy opisują zastosowanie metody elementów skończonych 
do oceny sztywności oraz wytrzymałości konstrukcji ram kabinowych w różnych  typach 
dźwigów, w tym również konstrukcji chwytaczy. Metodę elementów skończonych w 
opisywanych zagadnieniach autorzy wykorzystali do optymalizacji konstrukcji ramy nośnej, 
pod kątem zmniejszenia przekrojów belek konstrukcji ramy, prowadzących do istotnej 
redukcji masy urządzenia oraz wyznaczenia współczynników bezpieczeństwa. Otrzymane 
wyniki obliczeń umożliwiły określenie wrażliwych miejsc układu ramy dźwigu na 
wystąpienie uszkodzeń. 



Wyniki prezentowanych analiz numerycznych pokazują duże możliwości 
wykorzystania MES do projektowania i optymalizacji elementów konstrukcyjnych urządzeń 
dźwigowych. W tym kontekście autorzy artykułu podjęli próbę rozszerzenia zagadnień 
związanych z modelowaniem oraz symulacją procesu hamowania dźwigu na podstawie 
autorskiej koncepcji chwytacza progresywnego typu CHP 2000. Prezentowane wyniki 
symulacji numerycznych zweryfikowane zostały wynikami badań stanowiskowych, 
prowadzonych na fizycznym modelu konstrukcji chwytacza. 
 
 
2. Budowa i zasada działania układu hamulcowego oraz chwytacza progresywnego 

 
Nowo opracowana konstrukcja chwytaczy progresywnych typu CHP 2000 została 

zaprojektowana do zastosowania w dźwigach o udźwigu nominalnym od 8000 do 20000 N, 
co stanowi około 75% produkowanych urządzeń. Szacunkowa roczna produkcja tego typu 
chwytaczy o zmiennej konfiguracji hamowania wynosi około2000 kompletów rocznie. Układ 
hamulcowy zawierający w swojej budowie połączenie kinematyczne między chwytaczami 
typu CHP 2000 zaprezentowany został na rysunku 1. 
 

 
 

Rys. 1. Schemat układu hamulcowego dźwigu ciernego: 1 – chwytacz,  
2 – dźwignia wyzwalania, 3 –łącznik chwytaczy, 4 – układ nadzorująco - kompensujący 

 
 

Chwytacz dźwigu umieszczony jest w ramie kabinowej pod kabiną dźwigu. Do 
chwytacza zamocowana jest dźwignia wyzwalania 2, której końce połączone są z liną 
ogranicznika prędkości. W górnej części szybu dźwigowego umieszczony jest ogranicznik 
prędkości nadzorujący pracę dźwigu, a w dolnej jego części umieszczony jest obciążnik 
odpowiedzialny za wywołanie właściwego naciągu liny ogranicznika prędkości. Ogranicznik 
prędkości uruchamia proces hamowania, gdy prędkość nominalna kabiny dźwigu zostaje 



zwiększona o 0,3 m/s. Po przekroczeniu prędkości nominalnej, ogranicznik prędkości zostaje 
zablokowany, tym samym lina poprzez właściwie dobrany współczynnik tarcia zostaje 
również unieruchomiona. Podczas poruszania się kabiny dźwigu przy zablokowanych 
podzespołach, dźwignia zostaje przemieszczona w kierunku przeciwnym do kierunku 
poruszającej się kabiny, podnosząc w ten sposób rolkę hamującą chwytacza. Rolka zostaje 
dociśnięta do prowadnicy, powodując sprężyste jej odkształcenie w kierunku płytki oporowej, 
znajdującej się po drugiej stronie pakietu sprężyn talerzowych, powodując w ten sposób 
wytracenie energii rozpędzonej masy. Pakiet sprężyn talerzowych jest odpowiedzialny w tym 
przypadku za wytworzenie zmiennej siły dociskającej rolkę do prowadnicy, zależnej od 
przewożonej masy w kabinie, podczas zainicjowania procesu hamowania. 

 
 

 
 

Rys. 2. Schemat chwytaczy progresywnych typu CHP2000: 1 – korpus,  
2 – rolka hamująca, 3 – płytka hamująca, 4 – sprężyny talerzowe, 5 – krzywka [11] 

 
 
Chwytacz typu CHP 2000 przedstawiony na rysunku 2 składa się z korpusu 1, w 

którym umieszczona została krzywka 5, po której porusza się rolka hamująca 2 mająca  
radełkowaną powierzchnię. Między krzywką, a korpusem umieszczone zostały pakiety 
sprężyn talerzowych 4 o zmiennej konfiguracji, zależnej od udźwigu nominalnego urządzenia 
dźwigowego. W czasie eksploatacji chwytacz porusza się po prowadnicy dźwigu, która 
umieszczona jest w korpusie chwytacza między rolką hamującą, a płytkami oporowymi 3 
umieszczonymi po przeciwnych stronach pakietów sprężyn talerzowych. 

Zmienna nastawa chwytacza związana jest ze zmienną masą znajdującą się w kabinie 
dźwigu. W związku z powyższym, obciążenie nominalne chwytaczy jest sumą ciężaru 
kabiny, ramy kabiny, drzwi kabiny oraz nominalnego udźwigu [11]. 

Konstrukcja chwytacza ma za zadanie zapewnić efektywne hamowanie urządzenia 
dźwigowego. Powoduje to znaczne obciążenie poszczególnych jego elementów, od 
wytrzymałości których zależy bezpieczeństwo pasażerów dźwigu. Przedmiotem badań będzie 
analiza wytrzymałości całego zespołu chwytacza na obciążenia dopuszczalne mogące 
wystąpić podczas hamowania awaryjnego. 



3. Model dyskretny chwytacza 
 

Analizę numeryczną chwytacza w trakcie procesu hamowania awaryjnego 
przeprowadzono w przypadku maksymalnych obciążeń statycznych, działających na elementy 
konstrukcji. Zakres badań obejmował analizę mechanizmu w stanie ustalonym, zatem opis 
układu był niezależny od zmiennej czasu. W modelu numerycznym zastosowano typ 
interakcji kontaktowych określanych w programie ABAQUS® jako Surface-to-surface, 
stanowiących kontakt powierzchniowy, określający wzajemne oddziaływanie pomiędzy 
współpracującymi elementami układu na kierunku normalnymi stycznym, przy 
uwzględnionym współczynniku tarcia wynoszącym 0,3. 

Cechy materiałowe poszczególnych elementów chwytacza progresywnego zestawiono 
w tabeli 1. Dla wszystkich elementów zdefiniowano model materiału stali o właściwościach 
sprężysto-plastycznych z izotropowym wzmocnieniem. 
 
Tab. 1. Cechy materiałowe elementów konstrukcyjnych chwytacza [2] 

 Materiał 
Moduł 
Younga 
E [MPa] 

Współczynnik 
Poissona 

ν 

Granica 
Plastyczności 

Re [MPa] 

Granica 
Wytrzymałości 

Rm [MPa] 
Rolka i płytki 

hamujące 
Stal 

18HGT 
210000 0.3 850 1000 

Prowadnica 
Stal 

S235JRG2 
210000 0.3 235 520 

Korpus, 
Krzywka, 
Pozostałe 
Elementy 

Stal C45 210000 0.3 360 610 

 
 Warunki brzegowe przypisane do układu umożliwiały przeprowadzenie symulacji 
pracy chwytacza w trakcie procesu hamowania awaryjnego. Model chwytacza utwierdzono w 
miejscach mocowania śrub, poprzez zablokowanie w obszarze otworów wszystkich stopni 
swobody. Prowadnicy i rolce odebrano możliwość przemieszczania się wzdłuż osi Y, a 
ponadto rolce zablokowano możliwość obrotu wokół osi Z oraz X – rys.3.  
 
 

 
 

Rys. 3. Warunki brzegowe układu 
 



 Praca układu odbywa się poprzez przemieszczenie rolki hamującej, po drodze jaką 
wyznacza krzywka, w kierunku przeciwnym do osi Z. Krzywka współpracuje ze sprężynami 
talerzowymi, powodując docisk rolki do prowadnicy, a tym samym prowadnicy do płytek 
oporowych w kierunku osi X. Elementy odwzorowujące sprężyny talerzowe zostały 
ukształtowane w sposób umożliwiający uzyskanie określonej charakterystyki sprężystej, 
poprzez ich odkształcenie w trakcie procesu hamowania awaryjnego. 

Dyskretyzację poszczególnych elementów chwytacza przeprowadzono z 
wykorzystaniem dwóch typów elementów objętościowych: heksagonalnych – typu C3D8R 
oraz tetragonalnych – typu C3D4 [1].W obydwu przypadkach zastosowany został rodzaj 
elementu pierwszego rzędu, przy czym w przypadku elementów ośmiowęzłowych 
zastosowano zredukowane całkowanie [20].  

W przypadku elementów czterowęzłowych w celu zapewnienia odpowiedniej 
dokładności obliczeń zastosowano znaczne zagęszczenie siatki elementów tetragonalnych 
(rolka chwytaka), w porównaniu do ogólnego rozmiaru siatki MES w modelu  
numerycznym. 

 

 
 

Rys. 4. Zastosowana siatka elementów skończonych 
 
 

Obliczenia MES prowadzono jako obliczenia statyczne (procedura Static,General) z 
uwzględnieniem zagadnienia geometrycznie i fizycznie nieliniowego. Obciążenie układu 
stanowiło wymuszenie w postaci przemieszczenia przyłożonego do rolki hamującej o 
wartości 23,5mm, działającego w kierunku przeciwnym do zwrotu osi Z. Łączna liczba 
elementów skończonych w opracowanym modelu numerycznym wyniosła ponad 131000. 

 
 
4. Wyniki analizy numerycznej 
 

Wyniki analizy MES przedstawiono na podstawie symulacji przemieszczania się rolki 
chwytacza, realizującej awaryjne hamowanie układu. W artykule uwagę skupiono głównie na 
wyznaczeniu poziomu naprężeń zredukowanych H-M-H (Hubera-Misesa-Hencky’ego) w 
newralgicznych miejscach całego układu, w których występują najwyższe poziomy 
naprężenia i przemieszczenia  węzłów wyhamowywanej prowadnicy. Maksymalny poziom 
naprężeń zredukowanych zlokalizowano w elementach rolki, w których wartości naprężenia 
zredukowanego były zbliżone do wartości granicy wytrzymałości Rm materiału. Poziom 
naprężeń w rolce ma charakter niemalże symetrycznego rozkładu względem jej osi, natomiast 



maksymalne naprężenie występuje w środkowych rejonach podzespołu, co pokazano na 
rysunku 5. 

 

 
 

Rys. 5. Rozkład naprężeń zastępczych w rolce [MPa] 
  
 

Osiągnięcie poziomu granicy wytrzymałości w elementach rolki Rm=1000 MPa 
wynika z przyjętych zbyt rygorystycznych warunków pracy modelu numerycznego 
chwytacza. W układzie rzeczywistym przemieszczenie rolki w analizowanym zakresie byłoby 
trudne do osiągnięcia, co jednocześnie powodowałoby wytężenie rzeczywistych elementów 
rolki poniżej granicy wytrzymałości materiału. Jest to jednakże jeden z krytycznych 
elementów układu chwytacza, który na skutek hamowania awaryjnego doznaje trwałych 
odkształceń. Poziom naprężeń zredukowanych w pozostałych elementach chwytacza 
progresywnego (z wykluczeniem elementów rolki) przedstawia rysunek 6. 
 
 

 
 

Rys. 6. Rozkład naprężeń zastępczych w pozostałych elementach czynnych [MPa] 
 

  
Naprężenia jakie występują w elementach układu poza rolką, nie wykazują poziomu 

przekraczającego wartości granicy wytrzymałości materiału. Poza krzywką i prowadnicą, 
żaden z podzespołów nie osiąga granicy plastyczności. Krzywka doznała niewielkiego 
przekroczenia granicy plastyczności (360MPa) stali C45. W rzeczywistości siła 
wygenerowana od dźwigu osobowego, nie doprowadziłaby do przemieszczenia rolki do 



końca drogi, jaką wyznacza krzywka. Poziom naprężeń krzywki byłby zatem zdecydowanie 
niższy od prezentowanego w wynikach analizy numerycznej. Najistotniejszym podzespołem 
badań, była prowadnica chwytacza. Po wykonanej analizie numerycznej, jak i 
doświadczalnej, przedstawiono poziom uplastycznienia fragmentu materiału prowadnicy, pod 
wpływem docisku pochodzącego od rolki. Badania MES wykazały, iż została przekroczona 
granica plastyczności materiału prowadnicy i wystąpiły znaczne przemieszczenia jej węzłów. 
Maksymalna wartość naprężeń zastępczych w newralgicznym miejscu prowadnicy wyniosła 
315,3 MPa, co oznacza przekroczenie granicy plastyczności materiału prowadnicy o 80 MPa. 
Na rysunku 7 przedstawiono maksymalne naprężenia elementów i przemieszczenia węzłów 
prowadnicy. 
 

a) b) 

 
 

Rys. 7. Wyniki badań numerycznych prowadnicy: 
a) rozkład naprężeń zastępczych [MPa], b) rozkład przemieszczeń [mm] 

 
 
Przemieszczenie maksymalne węzłów modelu prowadnicy w miejscu docisku 

przesuwającej się rolki wyniosło niemal 4,7 mm. Materiał został trwale uplastyczniony na 
przybliżonej długości wynoszącej ok. 18 mm, określonej na podstawie obszaru przemieszczeń 
węzłowych obejmujących 6 elementów skończonych, których długość krawędzi 
pojedynczego elementu wynosiła (w prowadnicy) 3 mm. 

 
 

5. Badania eksperymentalne 
 

Badania eksperymentalne przeprowadzono na specjalnie opracowanym stanowisku, 
umożliwiającym prowadzenie prób metodą spadku swobodnego ze zmiennym obciążeniem 
chwytaczy – rys.8. 

W konstrukcji stanowiska badawczego umieszczone zostały prowadnice, po których 
poruszała się rama obciążająca chwytacze, sprzężona z układem nadzorującym prędkość 
spadku swobodnego. Podstawowym zadaniem tego układu było zainicjowanie procesu 
hamowania po przekroczeniu prędkości nominalnej o wartość 0,3 m/s. W celu zabezpieczenia 
badanego zespołu przed niekontrolowanym uderzeniem w podłoże stanowiska badawczego, 
wysokość na jaką należało unieść układ została określona na podstawie zależności pomiędzy  
energią potencjalną i kinetyczną, określając wysokość spadku swobodnego. Zainicjowanie 
swobodnego spadku badanego układu realizowano poprzez zwolnienie blokady umieszczonej 
w ramie stanowiska. Po przekroczeniu prędkości 1,25 m/s układ nadzorujący prędkość 
inicjował wyzwolenie chwytaczy, rozpoczynając proces hamowania awaryjnego. Po 
zatrzymaniu badanego układu wykonywano pomiary długości drogi hamowania, która była 
głównym parametrem założeń konstrukcyjnych, związanych z prawidłową oceną pracy 



chwytaczy. Dodatkowo oceniano stan techniczny elementów konstrukcyjnych chwytaczy, jak 
m.in. stan rolki po hamowaniu oraz stan uplastycznienia powierzchni prowadnicy, która 
została zdeformowana przez rolkę w wyniku hamowania. Przeprowadzone badania 
stanowiskowe potwierdziły wymaganą wytrzymałość oraz prawidłowe działanie opracowanej 
konstrukcji chwytacza progresywnego, stanowiącego  główny element bezpieczeństwa 
dźwigu podczas hamowania awaryjnego. 
 
a) b) 

 

 
 
c) 

 
 

Rys. 8. Stanowisko badawcze: 
a) widok ogólny stanowiska do badań eksperymentalnych,  
b) chwytacz z układem obciążającym w pozycji neutralnej,  

c) chwytacz z układem obciążającym pod zadanym obciążeniem 
 
 

Wyznaczoną eksperymentalnie charakterystykę pracy chwytacza progresywnego CHP 
2000, określającą zależność długości drogi hamowania w funkcji obciążenia zestawiono z 
analogicznymi charakterystykami istniejących rozwiązań – rys.9. Prezentowany w pracy 
chwytacz typu CHP 2000 osiąga najniższe wartości długości drogi hamowania w 
poszczególnych przypadkach obciążeń, w stosunku do dotychczas powszechnie stosowanych 



urządzeń tego typu. Otrzymana charakterystyka pracy przekłada się znacząco na miejscowe 
uplastycznienie powierzchni prowadnicy, skracając długość obszaru uplastycznienia. Istotne 
zmniejszenie drogi hamowania awaryjnego w przypadku zastosowanego rozwiązania 
konstrukcyjnego poprawia bezpieczeństwo użytkowania dźwigów, co stanowi główne 
założenie konstrukcyjne tego urządzenia. 
 

 
 

Rys. 9. Charakterystyki pracy wybranych typów chwytaczy 
 
 

Rzeczywisty poziom uplastycznienia prowadnicy otrzymany w badaniach 
eksperymentalnych, wykonywanych na fizycznym modelu konstrukcji chwytacza 
progresywnego jest niemalże odwzorowaniem symulacji numerycznej. Wynik 
doświadczalnego badania przedstawiono na rysunku 10. 

 

 
 

Rys. 10. Obszar uplastycznienia prowadnicy zaobserwowany w doświadczeniu 
 
 
 Otrzymana wysoka zgodność wyników obliczeń numerycznych z przeprowadzonymi 
pomiarami stanowiskowymi długości obszaru uplastycznienia prowadnicy – różnica nie 



przekracza 10%, stwarza podstawę do potwierdzenia adekwatności opracowanego modelu 
numerycznego, zarówno w ujęciu jakościowym, jak i ilościowym. Opracowanie 
zweryfikowanych doświadczalnie modeli numerycznych umożliwia natomiast  
przeprowadzenie wnikliwej analizy stanu wytężenia i odkształcenia poszczególnych 
elementów konstrukcyjnych badanego urządzenia, dostarczając szeregu istotnych informacji o 
znaczeniu konstrukcyjnym i eksploatacyjnym. Przeprowadzona symulacja numeryczna 
pozwala w tym przypadku dokonać oceny stopnia wytężenia elementów chwytacza 
progresywnego, natomiast próby stanowiskowe potwierdzają właściwą funkcjonalność i 
bezawaryjność konstrukcji w warunkach hamowania awaryjnego, jak również wykazują  
lepszą skuteczność zaproponowanego rozwiązania konstrukcyjnego w porównaniu z innymi 
urządzeniami tego typu (rys.9). 
 
 
6. Wnioski 
 

W pracy zaprezentowano oryginalną koncepcję chwytacza progresywnego, 
stanowiącego podstawowy mechanizm układu hamowania dźwigów osobowych i 
towarowych ogólnego przeznaczenia. Opracowana koncepcja cechuje się  odmiennością 
rozwiązania konstrukcyjnego w porównaniu z istniejącymi urządzeniami tego typu. Wyniki 
przeprowadzonych badań potwierdziły dostateczną wytrzymałość oraz niezawodność 
opracowanego układu hamowania awaryjnego. 

Przeprowadzona została numeryczna analiza wytrzymałości elementów 
konstrukcyjnych chwytacza z wykorzystaniem metody elementów skończonych. 
Przeprowadzone obliczenia numeryczne umożliwiły ocenę stopnia wytężenia i odkształcenia 
mechanizmu chwytacza na obciążenia symulujące przypadek hamowania awaryjnego. Wyniki 
obliczeń potwierdziły poprawność zaprojektowanego układu, wykazując jednocześnie 
newralgiczne elementy badanej konstrukcji. Elementem krytycznym okazała się rolka 
hamująca, w której otrzymano poziom naprężenia zredukowanego zbliżony do granicy 
wytrzymałości materiału. Oznacza to, że w przypadku hamowania awaryjnego element ten 
jest najbardziej narażonym elementem konstrukcji, limitującym jej wytrzymałość. Poziom 
wytężenia pozostałych elementów konstrukcji chwytacza nie stwarza zagrożenia w 
eksploatacji mechanizmu.  

Przeprowadzona analiza numeryczna wykazała ilościową i jakościową zgodność 
wyników z rezultatami badań doświadczalnych, prowadzonych na fizycznym modelu 
konstrukcji. Weryfikacji poddano obszar uplastycznienia prowadnicy chwytacza po 
wykonaniu symulacji hamowania awaryjnego. Uplastycznienie symulowane badaniem MES, 
powstałe w wyhamowywanym podzespole, oddaje naturę deformacji zachodzącej na drodze 
rzeczywistego eksperymentu. Potwierdzają to wyniki przeprowadzonych badań 
doświadczalnych, w których w elemencie prowadnicy otrzymano obszar uplastycznienia 
materiału spowodowany kontaktem powierzchni prowadnicy z powierzchnią rolki w dużym 
stopniu zbliżony do deformacji modelu numerycznego. Otrzymana wysoka zgodność 
symulacji numerycznych z wynikami eksperymentu wskazuje na duże możliwości symulacji 
podobnych zagadnień, wspomagających w istotnym zakresie procesy badawczo 
konstrukcyjne. 

Przeprowadzone badania eksperymentalno-numeryczne obejmują istotne zagadnienia 
dotyczące eksploatacji dźwigów osobowych i towarowych. W urządzeniach tego typu 
obowiązują rygorystyczne warunki określone przepisami budowlanymi, dotyczące wymogów 
bezpieczeństwa, jakie musi spełniać urządzenie, aby mogło zostać dopuszczone do 
eksploatacji. Wymogi te dotyczą przede wszystkim zapewnienia bezpieczeństwa w sytuacjach 
krytycznych, do jakich zalicza się przypadek hamowania awaryjnego dźwigu. Jak wcześniej 



wspomniano, newralgicznym elementem układu hamowania jest chwytacz, którego elementy 
realizują bezpośrednio proces hamowania. O skuteczności tego procesu decyduje przede 
wszystkim długość drogi hamowania, która ze względów bezpieczeństwa powinna być jak 
najkrótsza, uwzględniając przy tym różną wartość obciążenia układu. Prowadzone badania w 
tym zakresie koncentrują się zatem na poprawie charakterystyk pracy tych urządzeń, 
polegających na skróceniu drogi hamowania dźwigu. Wyniki prezentowanych w artykule 
badań potwierdzają skuteczność zaproponowanego rozwiązania chwytacza progresywnego 
typu CHP 2000, który jednocześnie spełnia wymagania normy PN-EN 81-1+A3:2010 [15]. 
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