
Verwendete Formelzeichen 

F Sondenquerschnittsfläche 
Ps Eindringwiderstand der Sondenspitze 
p hydrostatischer Druck einer Flüssigkeit 
Ps auf die Sondenquerschnittsfläche bezogener Eindringwider-

stand der Sondenspitze 
z Silotiefe bzw. Eindringtiefe der Sonde 
X1 Tragfähigkeitsbeiwert 
v1 Formbeiwert 
p Schüttdichte 
'{! innere Reibungswinkel 
as Druckspannung in der Scherfläche 
ah horizontale Druckspannung bzw. -belastung 
av vertikale Druckspannung bzw. -belastung 
r 5 SchubspannunginderScherfläche 
rw vertikale Schubbelastung an der Wand 
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Schwingungseigenschaften eines aktivgefederten Schleppersitzes 

Von Heiko Helms, Braunschweig*) 

DK 631.372:629. 11.014 

Es wird theoretisch untersucht, wie die Schwingungsei-
genschaften eines Schleppersitzes verbessert werden 
können. Dazu wird eine aktive Sitzfederung verwendet 
und mit der konventionellen Ausführung verglichen. Es 
stellt sich heraus, daß sowohl die Wahrnehmungsstärke 
auf dem Sitz als auch der Relativweg zwischen Sitz und 
Schlepper durch eine aktive Sitzfederung wesentlich ver-
kleinert werden können. Wichtig ist, daß der Sitz stets 
gleichphasig mit dem Schlepper schwingt. 

1. Einleitung 

Ackerschlepper und Baumaschinen sind sog. ungefederte Fahrzeu-
ge. Bei ihnen findet zwar noch eine Federung durch die Reifen 
statt, es fehlt aber die bei schnellen Straßenfahrzeugen zwischen 
Achse und Aufbau befindliche Federung und Dämpfung. Damit 
sind u.a. die Aufbaubeschleunigungen bedeutend größer als bei 
gefederten Fahrzeugen. Infolgedessen ist beim ungefederten Fahr-
zeug eine vergleichsweise aufwendige Sitzfederung zur Erzielung 
eines ausreichenden Schwingungskomforts erforderlich. Dieser 
läßt sich aber mit den üblichen Feder-Dämpfer-Sitzkonstruktionen 

*) Dr.-lng. Heiko Helms ist Oberingenieur am Institut für Fahr-
zeugtechnik (Direktor: Prof Dr. -Ing. M. Mitschke) der TU 
Braunschweig. 
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nicht beliebig weit verbessern. Hier bietet sich für weitere Verbes-
serungen eine sog. "aktive" Sitzfederung an [ 1]. Dabei wird die 
Abstützung des Sitzes nicht mehr durch Federn und Dämpfer 
(d.h. konventionell) vorgenommen , sondern z.B. von einem schnell 
arbeitenden Hydraulikzylinder , wobei diesem seine Fahrbefehle 
von einem Regler vorgeschrieben werden. Dieses hat derart zu ge-
schehen, daß die Fahrbahnunebenheiten möglichst gut ausgegli-
chen werden , d.h. daß der Fahrer möglichst wenig beansprucht 
wird. Als Information könnten dem Regler die am Fußpunkt des 
Zylinders relativ einfach und billig zu messenden vertikalen Fahr-
zeugbeschleunigungen bzw. Wege mitgeteilt werden. Für diese 
Möglichkeit soll der Schwingungskomfort auf einem Ackerschlep-
per errechnet und mit dem bei konventioneller Sitzfederung ver-
glichen werden . Dabei werden über frühere Arbeiten [2 bis 7] hin-
aus nicht deterministische , sondern stochastische Fahrbahn-Un-
ebenheiten zugrunde gelegt. Die vorliegende Arbeit wurde dankens-
werterweise von der Robert Bosch GmbH, Stuttgart, unterstützt. 

2. Fahrzeugersatzsystem 

Bild 1 zeigt links das sog. Zweimassensystem, auf das als Modell 
für das System Schlepper-Fahrer alle folgenden Untersuchungen 
angewendet werden. Die Systemparameter sind c1, k 1, m 1 und 
m2. Bei den benutzten Indizes bezieht sich die 2 auf "Fahrergrö-
ßen" bzw. Sitzparameter, während die 1 Achsgrößen bezeichnet. 
Damit ist m2 die Masse von Fahrer und Sitz, m 1 stellt die anteili-
ge Schleppermasse dar , c1 und k 1 sind die Reifenfeder- und Dämp-
ferkonstante für die Hinterachse des sonst ungefederten Schlep-
pers. Die Bewegung des Systems wird durch die Straßenuneben-
heit h verursacht, die Auswirkungen dieser Störung seien durch 
die vertikalen Verschiebungen z1 und z2 erfaßt. 
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Die in Bild 1 eingezeichnete Kraft X ist die den Sitz stützende 
Kraft. Bei.konventionell gefederten Sitzen ist sie die Summe aus 
Feder- und Dämpferkraft, für X muß also die zugehörige Kraft-
Weg-Beziehung 

(I) 

eingesetzt werden; c2 ist die Federkonstante und k 2 die Dämpfer-
konstante des Sitzes. 

Eine hydraulisch geregelte Abstützung des Sitzes arbeitet nicht 
nach diesem Gesetz. Bei dieser als Aktivfederung bezeichneten 
Stützart ist der Stützzylinder nicht passives Federungselement, 
sondern er führt als Weg- oder Kraftstellglied bestimmte , von 
einem Regler vorgegebene Befehle aus. Dazu soll dem Regler die 
am Fußpunkt des Zylinders zu messende Aufbaubeschleunigung 
z1 bzw. der Weg z1 zur Verfügung gestellt werden, siehe Bild 1 
rechts. Mit der Reglerübertragungsfunktion R sei die vom Zylin-
der an der Masse m2 aufzubauende Kraft 

(2). 

Dieses ist gleichbedeutend mit einem vom Zylinder zu fahrenden 
Weg von 

(3). 

Es sei hier darauf hingewiesen, daß bei dieser Definition R nicht 
nur die eigentliche Übertragungsfunktion des Reglers selbst dar-
stellt, sondern auch das Übertragungsverhalten des Meßwerkes 
und des hydraulischen Stellwerkes (Aktivzylinder) beinhaltet. 
Speziell kann R auch ein Laufzeitglied enthalten, das durch die 
endliche Fortpflanzungsgeschwindigkeit des hydraulischen Signals 
entsteht. 

l Zrel 

c, 

Bild 1. Verwendetes Ersatzsystem eines Schleppers und allgemei-
ne Lage des Reglers. 

3. Beurteilungsmaßstäbe 

Zur Beurteilung des Schwingverhaltens eines Schleppersitzes soll 
die Sitzbeschleunigung und der Relativweg zwischen Sitz und 
Schlepper benutzt werden. Nach [8] ergibt sich bei einer Schwin-
gungsanregung durch stochastische Fahrbahnunebenheiten der 
Effektivwert (Standardabweichung) des Relativweges aus 

001- ( )12 arel W 
z2 .= ] ·<l>h(w)·dw rel,cft O 0 

(4). 

Dabei stellt r!rcl (w)/bJ die Vergrößerungsfunktion des Relativwe-
ges zrel dar, also den Betrag der auf die harmonische Unebenheits-
amplitude b bezogenen Relativwegamplitude arel; die zugehörige 
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Kreisfrequenz wird mit w bezeichnet. Für das Leistungsdichtespek-
trum <l>h (w) kann als Funktion der Fahrgeschwindigkeit v sowie 
der Kennwerte <I> (S10), n 0 und w 

1 \V <f>h (w) = vw- • <f> (S1o) • S10 • w-w (5) 

gesetzt werden. 
Die Sitzbeschleunigung wird entsprechend der menschlichen Wahr-
nehmung von Vertikalschwingungen (VDI-Richtlinie 2057) be-
wertet. Der zugehörige Effektivwert wird als Wahrnehmungsstär-
ke Kges bezeich.i:iet, er errechnet sich nach [ l] aus der Vergröße-
rungsfunktion la2 (w)/bl der Sitzbeschleunigung sowie der Fre-
quenzbewertung Gy01(w) zu 

00 

1/111'2(w)1 J 2 

Kgcs = { u~ · Gvo1 (w) • <l>h (w) • dw (6) 

G2 w _ (360 1T)2 
VDI ( ) - (20 1T)2 + w2 (7). 

Die zur Auswertung der GI.(~) und (6) benötigten Vergrößerungs-
funktionen lä;el (w)/bl und läi (w)/bl werden im folgenden Kapi-
tel bereitgestellt. 

4. Bewegungsgleichungen und Übertragungsfunktionen 

Für die Bewegung der Masse m1 gilt mit den Bezeichnungen aus 
Bild 1: 

(8). 

Da der vom Aktivzylinder zu fahrende Weg zrel für das zu regeln-
de System (die Regelstrecke) ebenso eine Eingangs- oder Störgrö-
ße wie die Unebenheit h ist , muß er auf der rechten Gleichungs-
seite erscheinen; die Umformung ergibt: 

Setz_!. man für Z1. zrel und h die komplexen Amplituden al. a;.el 
und b an, so bekommt man die algebraische Gleichung 

A(p) p =iw 

Mit der Determinante 

läßt sich die Lösung von GI. (10) ausdrücken durch: 

-+ - m2p2 - k1p+c1-. 
a = a + b 1 det A(p) rcl det A(p) 

=Si (p) • ä';c1 +Sa (p) • b 

(10). 

( 11) 

(12). 

Die Übertragungsfunktionen Si (p) und Sa (p) geben den Einfluß 
der Eingangsgrößen Aktivzylinderweg arel und Unebenheit b auf 
die Regelstreckenzustandsgröße ai wieder. Sie haben das gemein-
same Nennerpolynom det A (p). Seine Wurzeln sind die Eigenwer-
te für das Übertragungsverhalten der Regelstrecke. Diese sind iden-
tisch für ein System mit starr verbundenen Massen m 1 und m 2 -
also ein Einmassensystem -, das über c1 und k 1 abgefedert und 
gedämpft ist. 
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Das in Bild 1 gezeigte und jetzt durch GI. ( 12) beschriebene 
Schwingungssystem ist in seinem Bewegungszustand dann eindeu-
tig festgelegt, wenn noch eine Aussage über die unbekannte Größe 
zrd bzw. T,d hinzukommt, wenn also der vom Aktivzylinder zu 
fahrende Weg vorliegt. Dieser Weg wird vom Regler R vorgeschrie-
ben , siehe Bild 1 rechts und GI. (3). Damit ist der Regelkreis ge-
schlossen ; Bild 2. Der Relativweg arel ist neben 1i eine weitere be-
stimmbare Zustandsgröße geworden. Aus GI. (3) und ( 12) errech-
net man 

det(p) = 1 - R (p) · Si (p) (13) 

- -~-al (p) - det (p) b (14) 

ärcl (p) = R (p). äj (15) 

i!2 (p) = [ 1 + R (p) ] · ä1 (16) . 

Wird speziell ein Proportionalregler verwendet, so liegen nach 
GI. (16) Sitz- und Aufbauweg immer in Phase ; mit R (p) =-V er-
hält man 

ä';=(l - V)·a'i (17). 

Danach wird mit der Verstärkung V= 1 die Bewegung der Masse 
m1 gerade so ausgeglichen, daß sich der Fahrer (m 2) nicht mehr 
bewegt (ii2 = 0). Für den Bereich 0 < V< 1 ist 0 < a2 <31, es ist 
ä2 also gegenüber a1 reduziert, m2 schwingt in gleicher Richtung 
wiem 1 . 

b Sa(p) 

Si(p) 

Orel 
R(p) 

Q 

Bild 2. Allgemeines Blockschaltbild zum Signalfluß im Regelkreis. 

5. Stabilitätsprüfung 

Die charakteristische Gleichung, deren Lösungen für die Stabilität 
eines Systems entscheidend sind, ist durch das charakteristische 
Polynom nach GI. ( 13) gegeben. Ebenso wie numerisch durch Be-
stimmung seiner Wurzeln kann die Stabilität graphisch an der zu-
gehörigen Nyquist-Ortskurve 

det (iw) - 1 = - R (iw) · Si (iw) (18) 

geprüft werden. Sie stellt den Frequenzgang des offenen Regel-
kreises dar; im Bild 3 wurde sie für den speziellen Fall des unbe-
wegten Sitzes dargestellt (R =-V = -1, sonstige Daten nach 
Tafel 1). 
Nun ist bereits bekannt, daß die Funktion Si (iw) stabil ist, denn 
als Übertragungsfunktion in der Regelstrecke (m2 mit m1 starr 
verbunden) gehört sie zu einem konventionellen, passiven Schwin-
gungssystem, in dem immer durch den Reifen eine Dämpfung vor-
handen ist. In diesem Fall ist der geschlossene Regelkreis auch 
stabil , wenn der Fahrstrahl vom Punkt (-1, Oi) zur Nyquist-Orts-
kurve insgesamt den Winkel Null überstreicht . 

80 

Die Nyquist-Ortskurve des Bildes 3 zeigt Stabilität an: der Winkel 
.p zwischen dem Fahrstrahl und seiner Anfangslage - also zwi-
schen den Vektoren det (iw) und det (iw = 0) - wird bis zu dem 
Winkel <Pmax aufgeweitet , mit weiter wachsender Kreisfrequenz w 
verkleinert er sich dann wieder, bis er schließlich für w = 00 auf Null 
zurückgedreht ist. Mit der nach GI. ( 18) proportional eingehenden 
Verstärkung V muß bei Verkleinerung von V die gesamte Ortskur-
ve entsprechend schrumpfen. Damit ist klar , daß für den gesamten 
Verstärkungsbereich 0 ~V ~ 1 Stabilität herrscht. 

-0,Si 

- i 

Bild 3. Nyquist-Ortskurve det (iw) - 1 =Si (iw) (offener Regel-
kreis) bei Verwendung eines Proportionalreglers mit der Verstär-
kung V=!. 

Fahrermasse m2 kg 75 

anteilige Schleppermasse m, kg 970 

Reifenfederhärte c, N/m 7. 105 

Reifendämpfung k, Ns/m 0,1 c1/w 

Fahrgeschwindigkeit V m/s 2 

Unebenheitsspektrum <t> (Da) m3 5. 10·5 

no m·1 1 
w - 1.75 

Kreisfrequenzen w s· 1 1 ~w~ 102 

Tafel 1. Verwendete Daten zum Schlepper mit konventionell oder 
aktiv gefedertem Sitz. 

Durch die endliche Fortpflanzungsgeschwindigkeit eines hydrau-
lischen Signals für den Aktivzylinder und die Ansprechdauer sei-
ner Ventile kann es bei der Regelung zu nicht mehr vernachlässig-
baren zusätzlichen Verzögerungen kommen. Sie seien hier im Reg-
ler durch ein zugeschaltetes Laufzeitglied simuliert. Bei ihm er-
scheint ein eingegebenes Signal nach der charakteristischen Zeit-
dauer TL sonst unverändert am Ausgang. Im Frequenzbereich be-
deutet dies eine linear mit w anwachsende Phasenverschiebung 
wTL. 
Infolgedessen muß bei der Ortskurve des Reglers zu jeder bisheri-
gen Amplitude noch der zusätzliche Phasenwinkel wT L addiert 
werden . Nach GI. (18) muß diese Addition dann auch bei der Ny-
quist-Ortskurve vorgenommen werden. Da TL als Laufzeit negativ 
ist, findet eine Zunahme der bisherigen Phasenwinkel statt. Für 
sehr große Frequenzen wird sich jetzt die Ortskurve nicht mehr 
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dem Punkt det (iw = 00) - 1 = - m2/(m 1 + m 2) nähern, sondern 
sie wird spiralförmig auf den zugehörigen Kreis einlaufen. Nach 
wie vor liegt aber die " - I" außerhalb der Ortskurve - bei der 
Verstärkung V= 1 oder darunter ist dies unabhängig von der Lauf-
zeit TL immer der Fall . Die Größe der Laufzeit hat also hier kei-
nen Einfluß auf das Stabilitätsverhalten . (Wird allerdings m2/m 1 
wesentlich größer, so kann durch Einfluß der Laufzeit Instabili-
tät eintreten.) 

6. Berechnung von Schwingungskomfort und Relativweg 

Zunächst wurden für einen konventionell gefederten Sitz die 
Wahrnehmungsstärke Kgcs und der effektive Relativweg zwischen 
Sitz und Schlepper ermittelt. Dazu kann ebenfalls das für die akti-
ve Sitzfederung erstellte Digital-Programm verwendet werden . Ein 
Vergleich der durch zrel ausgedrückten Bewegungsgleichung 

der Masse m2 mit GI. (3) zeigt , daß man als Regler 

m2 
- -p2 

c2 
R (p) = __ k_2 __ m_2_ 

1 +-p+-p2 
c2 c2 

(1 9) 

(20) 

benutzen muß, um mit dem aktiv gefederten System das zugehö-
rige konventionelle zu simulieren . 

Bei der Zahlenrechnung wurde von einer Sitzfederung mit einer 
Eigenfrequenz v2/2rr = 1,75 Hz und einem Dämpfungsmaß 
D2 = 0 ,46 ausgegangen ; sonstige Daten nach Tafel 1. Das Ergebnis 
ist als fetter Punkt in Bild 4 eingetragen. Anschließend wurden 
Kurven konstanter Sitzeigenfrequenz und Kurven konstanten 
Dämpfungsmaßes gerechnet und eingezeichnet. Man sieht, daß 
zur Verkleinerung von Kges bei konstantem zrel eff die Sitzeigen-
frequenz deutlich herabgesetzt werden muß (z.B . auf 0,75 Hz) 
und daß gleichzeitig das zugehörige Dämpfungsmaß D2 auf0,7 zu 
erhöhen ist. Die absolute Grenze für (c2, k2)- bzw. (11 2, D2)-Varia-
tionen kann hier nur noch theoretisch interessieren, sie ergibt sich 
für c2 = 0 . Werte für Kges und zrel,eff unter dieser Grenze sind bei 
unverändertem m2, m 1, c1 und k1 durch keine ( c2, k2)-Kombi-
nation möglich . 

TL :0 konventionelles Gebiet 
70 Grenzkurve L:5ms Grenzkurve für (c k )-Variationen 

für aktive V= . \ J 
2• 2 

60 Sitzfede- 0,5 0 6 _ _ _ _, ____ _,_ 
~ rung 1 \ \ 0 ~ • 

.,z' . \ • 0,5 
~ 50 O,L.---t-----1--

·~ t.0 •
3 D2=0~---+-

~ ~~ 
c 1 

~ 30 1,5Hz----+-
!: 1 

c 20 1,25Hz _ .c 1 i ~~ 
10 - '- V2/2:ir:0,75Hz-

'.......,c2=0 

0,5 1,0 1,5 cm 2,0 
effektiver Relativweg Sitz - Fahrzeug Zret,eff 

Bild 4. Wahrnehmungsstärke und effektiver Relativweg zwischen 
Sitz und Schlepper für einen konventionellen und einen aktiv ge-
federten Sitz bei einer Fahrt auf einem schlechten Feldweg 
(v = 2 m/s; <I> (110) = S • 10-s m 3; w = 1,75). 
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Zur Berechnung des Schwingungskomforts auf dem aktivgefeder-
ten Schleppersitz muß der Regler R (p) bekannt sein. Seine Be-
stimmung hat derart zu erfolgen, daß sowohl Kges als auch zrel,eff 
klein werden. Dieser Regler ist der Proportionalregler 

R(p)= - V (21) . 

Er liefert für einen gegebenen Sitzwega2 stets einen minimalen 
Relativweg 'ä;el• weil die vertikalen Schwingwege von Sitz und 
Schlepper genau in Phase liegen , GI. (3) . 

Für den Fall der Proportionalregelung kann das Berechnungsver-
fahren wesentlich vereinfacht werden : 
Durch Einsetzen von GI. (2 1), (11) , (12) und (13) in GI. (14) er-
gibt sich 

(22). 

An dieser Stelle ist es sinnvoll , eine rechnerische Ersatzmasse 

(23) 

einzuführen . Die Vergrößerungsfunktionen vereinfachen sich dann 
zu : 

vertikaler Sitzweg: 
a2 äi 
1r=(l - V)lf" (24) , 

Relativweg Sitz-Schlepper: äre1 äi (25), ----- = - Vlr b 

-a; 
Radlastschwankung: 2 a1 (26). .,...-= mers P !)" b 

Das aktivgefederte Zweimassensystem mit Proportionalregelung 
kann also rechnerisch mit einem einfacheren Einmassensystem der 
Masse mers simuliert werden . Die an ihm sehr schnell zu ermitteln-
den Effektivwerte ergeben nach Multiplikation mit den Faktoren 
(1 - V), V oder 1 die Effektivwerte des tatsächlichen Zweimassen-
systems. Alle m2-bezogenen Größen wie z.B. z2 eff oder z2 eff 
oder K_g~ bekommt man aus den zugehörigen m'ers·bezogenen 
durch Multiplizieren mit (1 - V) . Damit erhält man für V= 1 
wie bereits bekannt - die Sitzbewegung Null . Der Relativweg 
zrcl,eff und seine Ableitungen werden ebenfalls aus den entspre-
chenden mcrs·bezogenen Größen gewonnen, nun aber mit dem 
Faktor V. Die Radlastschwankungen schließlich sind bei beiden 
Systemen identisch. 
Für Verstärkungen von 0,5 bis 1, die für den Sitz nach GI. (24) 
ein SO bis 100 %-iges Reduzieren (Filtern) der vertikalen Schlep-
perbewegungen bedeuten, wurden nun die Werte für K es und 
zrel eff errechnet. Es ergaben sich erheblich größere efflktive Rela-
tivwege als bei der konventionellen Sitzfederung. Dies liegt daran, 
daß wegen der Proportionalität zwischen zrcl und z1 (bzw. 7reI 
und äj) bei der aktiven Sitzfederung für sehr kleine Frequenzen 
der Relativweg nicht gegen Null geht. Aus GI. (22) und (25) ergibt 
sich als Grenzwert 

(27). 

Theoretisch würde zunächst selbst ein Hügel, über den ein so aus-
gerüsteter Schlepper fährt , von der aktiven Sitzfederung entspre-
chend der Verstärkung V ausgeglichen werden. In der Praxis wird 
aber eine Hubbegrenzung sowohl konstruktiv als auch meßtech-
nisch gegeben sein. Die zu kleinen Frequenzen gehörenden Be-
schleunigungen z1 sind schwer zu messen . Die zugehörige untere 
Auflösungsgrenze sei hier mit der Eckfrequenz we/2 rr bezeichnet. 
Der als ideal angenommene Frequenzgang des Meßgerätes am 
Fußpunkt des Aktivzylinders auf dem Schlepper sei also unter-
halb von w e Null (V= 0 für w < w e), dieser Frequenzgang möge 
also dem eines idealen Hochpasses entsprechen. Aufgrund der 
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GI. (24) verhält sich dann der Sitz als idealer Tiefpaß. Dies ist an 
den Vergrößerungsfunktionen lai/a11 = läi/itj 1 im Bild 5 darge-
stellt. Es wurden Kurven (unterbrochene Linien) zu den Verstär-
kungen V= 0,9 und 1 gezeichnet. Außerdem wurden zum Ver-
gleich der Filtercharakteristiken auch die Kurven zweier konven-
tioneller Sitzfederungen hinzugenommen, und zwar sind es die am 
Anfang dieses Abschnittes im Zusammenhang mit Bild 4 erwähn-
ten Auslegungen "Ausgangssitz, v2/2rr = 1,75 Hz, D2 = 0,46" und 
"optimierter konventioneller Sitz, v2/2 rr ·= 0,75 Hz, D2 = 0,7" . 

10-Jta 

III „ 
.!:! 
in 
III „ .,, 
c: 
.!:! 
:;;: 
c: 
:> 
Vi 
"" c: 
:> 
t e: :o ;;, 
~ 

1,0 
konventionelle Federung 

f: = 1,75 Hz; D= 0,46 

o,5+-~+-<1'--lfl'r-~+----''1-~+-~+-~-+-----i 
1 
1 
1 

i lv= 0,9 aktive 
i'l·v = 1 Fede~ 
1 ---

' 
2 3 5 6 

Erregerfrequenz 
7 Hz 8 

Bild 5. Filtercharakteristiken von konventionellen und aktiven 
Sitzfederungen. 

~ 

~ 
-3 
N c: „ 
:> 
c:r 
~ 
-" " UJ 

3 

Hz 

2 

O'--~~~~~~~--+~~~~~~~~~ 

0 0,5 
Verstärkung V 

1,0 

Bild 6. Abhängigkeit der Eckfrequenz we/2rr von der Reglerver-
stärkung V für die Optimalauslegungen (Grenzkurve) im Bild 4. 

Die für das Bild 5 gewählten Eckfrequenzen we/2rr, also die Stel-
len, an denen die Vergrößerungsfunktionen la2fäi 1 von 1 auf 
(1 - V) abfallen, sind im Sinne des Bildes 4 optimal. Es sind die-
jenigen Eckfrequenzen, die zu der im Bild 4 gezeigten Grenzkurve 
für aktive Sitzfederungen (TL = O) gehören, alle anderen Variatio-
nen ergeben Werte für Kgcs und zrel,cff• die Punkte innerhalb des 
von der Grenzkurve umschlossenen Gebietes liefern. Die Abhängig-
keit der jeweils optimalen Eckfrequenz von der Reglerverstärkung 
gibt Bild 6 wieder. 
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Eine Verbindung des Fahrersitzes mit dem Schlepper, die für Fre-
quenzen unterhalb voil wc/2 rr wie eine starre Verbindung wirkt , 
ist also zur Reduzierung von sowohl Kgcs als auch zrel,cff vorteil-
haft . Die Verbesserung gegenüber der J<onventionellen Sitzfederung 
wäre bedeutend. Nach Bild 4 kann z.B. mit der Verstärkung 
V= 0,9 die Wahrnehmungsstärke K es um 72 % gegenüber dem 
Ausgangsfahrzeug bzw. 52 % gegenJber der optimierten konven-
tionellen Sitzfederung gesenkt werden, der effektive Relativweg 
nimmt dabei um 14 % ab . 
Noch größere Verbesserungen sind möglich , wenn man auf eine 
Verkleinerung des effektiven Relativweges gegenüber den konven-
tionellen Sitzen verzichtet. Dann kann man nach Bild 4 mit einer 
Verstärkung von etwa 1 arbeiten. In diesem Fall wird der Fahrer 
auf dem Sitz nur mit Schwingungen von Frequenzen kleiner als 
wc/2 rr = 1,4 Hz, Bild 6, beansprucht , dies bedeutet eine Verringe-
rung der Wahrnehmungsstärken gegenüber den beiden konventio-
nellen Sitzfederungen um 93 bzw. 88 %. 
Wichtig für eine aktive Sitzfederung ist die exakt geregelte Phasen-
gleichheit von vertikaler Schlepper- und Sitzbewegung, also eine 
genaue Proportionalregelung. Eine Rechnung mit einer bei der 
Signalübertragung auftretenden Laufzeit von TL = 5 ms ergibt die 
Strich-Punkt-Grenzkurve in Bild 4. In der Praxis müßte demnach 
auf entsprechenden Vorhalt bei der Messung geachtet werden 
(Differentiation des Meßsignals oder Messung bereits an der Vor-
derachse). 

7. Zusammenfassung 

Es wurden Berechnungen zu einem aktiv gefederten Schleppersitz 
durchgeführt. Für den Vergleich der alternativen Systeme aktive 
Federung und konventionelle Federung durften nur Parameter der 
beiden Sitzfederungsarten selbst für Variationen freigegeben 
werden. 
In einer Stabilitätsuntersuchung wurde gezeigt , daß auch beim 
Vorhandensein von Laufzeiten bei der hydraulischen Signalüber-
tragung keine Instabilitäten auftreten werden. 
Für eine Fahrt auf einem durch ein Unebenheitsspektrum gegebe-
nen Feldweg wurden der Schwingungskomfort , ausgedrückt durch 
die nach VDI 2057 berechnete Wahrnehmungsstärke Kges• und 
der effektive Relativweg zwischen Sitz und Schlepper berechnet. 
Es zeigt sich, daß durch die aktive Sitzfederung gegenüber der kon-
ventionellen Ausführung große Verbesserungsmöglichkeiten gege-
ben sind. Bei der Regelung muß auf exakt phasengleiche Bewegun-
gen von Sitz und Schlepper geachtet werden. 
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