
第 33 卷第 6 期                                  声  学  技  术                                 Vol .33,  No.6 
2014 年 12 月                                  Technical Acoustics                                    Dec., 2014 

外压薄壁圆筒水密舱设计论证 
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摘要：外压薄壁圆筒水密舱在工况条件下能够安全承压的必要条件是构件具有足够的强度和刚度，否则构件加载后

将分别发生屈服破坏和失稳。其他条件不变时构件的临界长度决定了失稳临界压力大小。因此，工程设计前首先要

对构件强度和刚度进行研究和仿真。 
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Abstract: For a thin thickness cylinder cabin under external pressure, it is essential in the normal condition to ensure the 
components of  the cabin having enough strength and stiffness. The components under the normal pressure will yield if  
no enough strength and they will buckle if  no enough stiffness. The critical lengths of  the components decide their crit-
ical pressures when the components keep in original conditions. Therefore, it is right and necessary to research and to 
simulate strength and stiffness of  the components first, and then to get the theoretical basis for engineering design. 
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0  引 言  

随着人类海洋活动日益频繁，海洋探测仪器越

来越多地要求在深海工作，仪器的耐压舱越来越受

重视。外压薄壁圆筒型水密舱是常用的深海水声仪

器耐压舱。在工况条件下水声仪器耐压舱能够安全

承压的必要条件是构件具有足够的强度和刚度。 
构件的强度设计主要考虑构件在加载后的屈

服破坏。构件的刚度设计主要考虑结构在加载后的

周向失稳。 
本文对外压薄壁圆筒型水密舱的强度、刚度、

临界长度、临界失稳压力等关键参数进行了设计论

证和仿真，为工程设计提供理论依据。 

1  构件的强度设计 

屈服压力 ps的定义为外压圆筒发生屈服破坏 
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时的最小压力。 
当外压达到某一临界值即屈服压力(ps)时，材

料的应力超过其极限强度(σs)，构件将被压扁、垮

塌或开裂。这是构件强度不够所致，压缩应力引起

构件屈服破坏。如图 1 所示。 

 
图 1  构件屈服 

Fig.1  A yielding component 

因此，在进行设计时，构件承压 p 必须小于屈

服压力(ps)。当外压薄壁圆筒水密舱加载后，在构件

材料中将产生三个互相垂直的主应力，即环向应

力、径向应力和纵向应力。若构件内径为 d，外径

为 D，壁厚为 t，当 D≥20t 时薄壁圆筒水密舱壁内

纵向应力是常量，环向应力沿筒壁厚度方向没有压

力梯度，径向应力大小和环向应力、纵向应力相比

小到可以忽略不计。 
图 2 为外压薄壁水密舱的示意图。 
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(a) 轴向剖面                   (b)径向剖面 

图 2  外压薄壁水密舱 
Fig.2  A thin wall cylinder cabin under external pressure 

参见图 2(a)，经推导可以得到纵向应力为 
2

L
/4

4
p D pD

Dt tσ π= =
π

 

式中： Lσ 为纵向应力，单位 MPa；p 为构件承压，

单位 MPa；D 为构件外径，单位 mm；t 为构件壁

厚，单位 mm。经推导得到环向应力为 

H 2 2
pDL pD

Lt tσ = =  

式中： Hσ 为环向应力，单位 MPa；L 为构件长度，

单位 mm。显然，当构件承受各向同性的均布外压

p 时，最大主应力σ 就是环向应力 Hσ ，即 

2
pD

tσ =   (1) 

式中：σ 为最大主应力，单位 Mpa。考虑到强度安

全系数 k，材料的许用应力为[ ] / skσ σ σ= ≤ 。式中：

[ ]σ 为许用应力，单位 MPa； Sσ 为极限强度，单位

MPa。构件的许用压力为 

[ ] pp k=   (2) 

式中： [ 为许用压力，单位 MPa。这就是构件强

度设计必须满足的条件。 
]p

2 构件的刚度设计 

临界压力 的定义为外压圆筒失稳时的最小

压力。 
crp

随着构件加载增加，压缩应力不断增加，构件

壳体的径向挠度逐步增大。当应力仍处于弹性范围

内时，形变规律仍符合线性平衡方程和挠曲微分方

程。但是当压缩应力达到某一临界值即临界压力

( )，而远低于材料屈服点时，构件壳体的径向挠

度便会急剧增大。 
crp

薄壁圆筒受纵向均布外力作用，一旦达到临界

压力时，构件沿轴向将形成 n 个波(凹瘪)，形状如

波纹管。如图 3 所示。 
薄壁圆筒受侧向均布外力作用，一旦达到临界

压力时，构件沿周向将形成 n 个波(凹瘪)。如图 4  

 

 
图 3  构件轴向失稳 

Fig.3  Axial buckling of  the component 

 

图 4  构件径向失稳 
Fig.4  Radial buckling of  the component 

所示。 
这种现象称为外压圆筒失稳，这是由于构件刚

度不够造成的。外压圆筒失稳前，只有单纯的压缩

应力，在失稳时，弯曲应力起主导作用。使外压圆

筒失稳的最小外压力称为临界压力( )，它是表征

外压圆筒抗失稳能力的重要参数。若外压低于临界

压力，应力和应变符合胡克定律，构件弹性变形，

在卸载后能恢复其原先形状；若外压达到或高于临

界压力时，构件塑性变形，产生的波(凹瘪)就不会

恢复。因此，在进行构件设计时，构件的强度设计

必须满足小于许用压力[p]，同时，构件的刚度设计

必须满足小于临界压力。 

crp

根据工程经验，外压薄壁圆筒一般在压力达到

临界压力值( )的 1/3~l/2 时就可能会被压瘪。 crp
考虑到材料的均质程度和制造工艺误差，因此

设计时不允许构件在外压等于或接近于临界压力

的工况条件下工作，加载必须有一定的安全裕度，

使许用压力比临界压力小，即构件的稳定条件是许

用压力[p]为 

[ ] crpp m≤   (3) 

式中： 为临界压力，单位 MPa；m 为稳定性安

全系数，通常 m 取 3。受均布侧向外压的长圆筒临

界压力公式为
[1] 

crp

( )3

cr 2
2

1
E tp Dμ

=
−

  (4) 

式中：E 为弹性模量，单位 GPa；μ 为泊松比。对

于钢质圆筒，μ=0.3，代入式(4)得到临界压力为 
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( )3

cr 2.2 tp E D=   (5) 

将式(5)代入式(1)得到临界应力为 

( )2
cr

cr 1.12
p D tEt Dσ = =   (6) 

从式(4)可见，长圆筒的临界压力与其厚径比

t/D 的高次幂函数有关，而与长径比 L/D 无关。 
同时可见长圆筒抗失稳能力与 E 有关，由于各

类钢的弹性模量变化不大，因此采用高强度钢代替

低强度钢，只能提高圆筒的强度，而不能显著提高

其抗失稳能力。 
对于薄壁圆筒，长圆筒临界压力( )远远小于

长圆筒屈服压力(ps)，即失稳先于强度破坏。 
crp

材质为各向同性受均布侧向外压的短圆筒临

界 压 力 计 算 公 式 由 德 国 科 学 家 冯 . 米 塞 斯

(Von.Mises)按线性小绕度理论导出
[1]
：

 

( ) ( )

( ) ( ) ( )
( )

cr 22
2

3 2
2

22

1 1

2 11
12 1 1

Etp
nLR n R

nE t nR nL
R

μ
μ

= +
⎡ ⎤− +⎢ ⎥π⎣ ⎦

⎡
⎢ − −− +⎢ ⎥− ⎢ ⎥+ π⎣ ⎦

⎤
⎥

 (7) 

式中：R 是圆筒半径，单位 mm；n 为临界压力相应

波数；当 L/R 较大时，上式中忽略含(L/R)2 各项，

式(7)可简化成
 [1]
： 

( )32

cr 2
( 1)

12(1 )
n E tp Rμ

−=
−

  (8) 

令 dpcr/dn=0，D=2R，并取 n2−1≈n2，μ=0.3，可

得到钢质短圆筒最小临界压力相应波数 n 为
[1] 

( ) ( )24

7.06n
L t
D D

=
  (9) 

把式(9)代入式(8)，得临界压力 的近似公式
[1]
： crp

( )32

cr
2.59 2.59

/ / /
Et E tP DLD D t L D t D

= =
⋅ ⋅

 (10) 

根据式(1)和式(10)可得到临界应力为 

( )1.5
cr

cr
1.30

2
p D E t

t L D Dσ = =  (11) 

在工程上，钢质短圆筒临界压力计算通常引用

美国海军水槽公式
 [2]
： 

2.5

cr 0.5
2.6 ( / )

( / ) 0.45( / )
E D tp

L D D t

−

−=
−

 (12) 

由此可见，短圆筒临界压力与厚径比 t/D 的指

数函数和长径比 L/D 有关，L/D 越大，封头的约束

作用越小，临界压力越低。 
公式(12)中临界压力的计算是在假设构件截面

是规则圆形、构件柱度十分理想、材料各向同性且

均匀无内应力的情况下得到的。实际构件不可能与

理论完全一致，因此构件临界压力将低于计算值，

使失稳提前发生。 
影响外压圆筒临界压力的主要因素可归纳为

以下几方面：一是构件材料力学性能，弹性模量 E、
泊松比 μ；二是结构尺寸，外径 D、壁厚 t、长度 L；
三是工艺偏差，尺寸公差、形位公差、锻造工艺偏

差、热处理工艺偏差。 
特别应注意外压薄壁圆筒水密舱结构设计许

用压力[p]必须同时满足强度设计要求和刚度设计

要求，构件才能在工况条件下安全工作。 

3  构件的临界长度 

对于外径为 D，壁厚为 t 的外压薄壁圆筒，材

料确定后，即材料的弹性模量 E、泊松比μ确定后，

它的临界压力与构件的长度 L 有关，加载状态下构

件不失稳的最大长度叫做临界长度 Lcr。由式(5)和
式(10)可推导出 

( ) ( )3 32.592.2
/ /cr

t EE D DL D t D
=

⋅
t  

即临界长度 为 crL

1.17cr
DL D t=   (13) 

当圆筒长度 L＞ 时，工程上称为长圆筒；当

圆筒长度 L＜ 时，工程上称为短圆筒。 
crL

crL
对于外压薄壁圆筒，在既定直径和材料的前提

下，增加圆筒壁厚 t 或减小圆筒计算长度 L 均可提

高其临界压力值，但从经济角度考虑，减小 L 比增

加 t 更为有利，特别当对外压薄壁圆筒水密舱的浮

力苛求时(例如，国际 Argo 实时海洋观测网的数千

个分布在全球各大洋的剖面浮标)，在圆筒外部或

内部设置若干个刚性加强圈来减小圆筒计算长度

Ｌ是行之有效的办法。利用加强圈对筒壁的支撑作

用可缩短临界长度 ，以提高构件的临界压力crL crP ，

从而提高其工作外压。加强圈的间距即计算长度 L
若小于或等于临界长度，表明该构件能安全承载设

计压力。图 5 为常见的内置式加强圈与壳体有效组

合局部视图。 
图 6 为确定计算长度 L 的简图，注意应计入凸

形封头中的 1/3 的凸面高度。 

4  案例和仿真 

在设计外压薄壁圆筒水密舱时，常遇到两类问 
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图 5  加强圈与壳体局部视图 

Fig.5  Partial view of  the stiffener and the vessel 

 
图 6  确定计算长度 L 简图 

Fig.6  Diagram for ascertaining L 

题：一是工艺条件决定了构件的尺寸，求它的许用

外压[p]；二是已给定工作外压，确定构件壁厚 t。
工程上从工艺角度尽量把外压薄壁圆筒水密舱设

计成短圆筒。 
案例：已知构件材质为 316L(AISI UNS)不锈

钢，外径 D=180 mm，壁厚 t=4 mm，长度 L=1200 
mm。试分析图 7 封头为刚性的外压薄壁圆筒水密

舱的最大潜深。若保持内径 d 不变，潜深 500 m 时，

求壁厚 t。 

 
图 7  案例简图 

Fig.7  A typical component sample  

根据式(13)可计算构件临界长度为 

cr 1. 1 317 41D LL D t == ＞  

显然案例构件可以按短圆筒来分析、计算。图

8 为构件外径不变时，壁厚与临界长度关系 Lcr-t 的
Matlab 仿真结果。 

从构件强度角度看许用外压[p]：已知 316L 
(AISI UNS)即(00Cr17Ni14Mo2 GB/T1220-1992)的
力学性能为 σ=175MPa，E=195 GPa，μ=0.3。 

当 k=3 时，由式(1)和式(2)可知构件许用外压 

[ ] 2.593 MPa2
3
tσp D= =  

图 9 为案例构件外径不变时，壁厚与许用外压

关系[p]-t 的 Matlab 仿真结果。 
从构件刚度角度看临界许用压应力 [ ]crp ：考虑

构件的失稳临界压力，稳定性安全系数 m=3，由式 

 

 
图 8  外径不变的构件壁厚与临界长度关系仿真 

Fig.8  Simulation of  the relation between the thickness and the critical 
length of  the component with constant outer diameter 

 
图 9  外径不变的构件壁厚与强度关系仿真 

Fig.9  Simulation of  the relation between the thickness and the strength 
of  the component with constant outer diameter 

(3)和式(12)可知构件临界许用压应力为 

[ ]
2.5

cr cr 0.5
2.6 ( / )/

( / ) 0.4
1.87 P

( )
M a

/
2

5
E D tp p m

m L D D t

−

−= = =
−［ ］

 

图 10 为构件外径不变时，壁厚与临界许用压

应力关系 [ ]crp -t 的 Matlab 仿真结果。 

 
图 10  外径不变的构件壁厚与刚度关系仿真 

Fig.10  Simulation of  the relation between the thickness and the  
stiffness of  the component with constant outer diameter 

因为许用压力[p]必须同时满足强度设计要求

和刚度设计要求，构件才能在工况条件下安全工

作。对比图 9 和图 10 仿真结果发现，案例中构件

许用外压[p]主要受材料刚度制约，因此，当前水密
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舱的最大潜深约 187 m。 图 13 为构件内径不变时，壁厚与临界许用压

应力关系 [ ]crp -t 的 Matlab 仿真结果。 若保持薄壁圆筒水密舱内径不变，最大潜深为

500 m，求壁厚 t。 

 

根据式(13)可知构件的临界长度为 

cr
21.17( 2 ) d tL d t t

+= +  

图 11 为构件内径不变时，壁厚与临界长度关

系 Lcr-t 的 Matlab 仿真结果。 

 

图 13  内径不变的构件壁厚与刚度关系仿真 
Fig.13  Simulation of  the relation between the thickness and the  

stiffness of  the component with constant inner diameter 

当 t=8.3 mm，m=3 时，[p]=10.85 MPa。 
同样因为许用压力[p]必须同时满足强度设计

要求和刚度设计要求，构件才能在工况条件下安全

工作。对比图 12 和图 13 仿真结果分析，该案例中

构件许用压力主要受材料强度制约，当薄壁圆筒水

密舱内径不变，壁厚 t≥ 8.3 mm 时，最大潜深才能

达到 500 m。 

图 11  内径不变的构件壁厚与临界长度关系仿真 
Fig.11  Simulation of  the relation between the thickness and the critical 

length of  the component with constant inner diameter 

显然，当 t＞5.9mm 时，构件就可以按短圆筒

来分析计算。 
本案例构件试压时，[p]取整为 5 MPa，试验压

力 PT取 1.25 倍的设计外压
[3]
，即 

从构件强度角度看许用外压[p]：由式(1)和式

(2)可得 
T 1.25p = p   (13) 

[ ] 2
3( 2 )

tσp d t=
+  虽然该外压薄壁圆筒水密舱下潜 500 m时是安

全的，但试验压力为 6.25 MPa 时应密切注意构件

的承压状况。 
图 12 为构件内径不变时，壁厚与许用外压[p]-t 

的 Matlab 仿真结果。 

 

5  结 论 

在进行外压薄壁圆筒水密舱设计时，其长度通

常要小于临界长度，即设计成短圆筒，且构件必须

同时具有足够的强度和刚度。若构件的强度不够，

加载后将发生屈服破坏；若构件的刚度不够，加载

后将出现失稳。对构件的临界长度、强度和刚度进

行仿真计算，能够快速准确得到构件的主要技术参

数，从而为工程设计提供理论依据。 
图 12  内径不变的构件壁厚与强度关系仿真 
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