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基于分层分压结构的新型潜水器耐压壳结构设计
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摘要 耐压壳是深海潜水器中最关键的结构，直接关系到潜水器安全性和总体性能.本文对当今的单层耐压壳

结构设计进行了评述，并设计了一种基于分层/分压的新型耐压壳结构，该结构借鉴了自然界的两种深潜动物的

结构：抹香鲸分层结构和鹦鹉螺隔片分割螺壳亚结构.综合了这两种结构特性的双层壳结构能够有效提高抗压

能力，从而提升深潜能力. 与以往单层球壳的耐压壳结构相比，该结构不仅提高了强度，也提高了抗屈曲能力.

同时，该结构还兼具大容积、高可靠性、以及避免超厚壳制备上的难点等特征，使得深海潜水器的综合性能得

到显著提高.新结构中的桁架将圆壳分割为若干个柱壳亚结构，本文针对此亚结构严格推导了桁架增强壳体抗

屈曲的公式.从实验数据中总结出来的泰勒水池公式是目前广泛使用的潜水器壳体设计依据，新推导的公式与

之相比只有 6%的差别，这使得新型结构设计有了更坚实的理论基础.
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Abstract The pressure hull is the most important key structure to a deep-sea submersible, whose safety and overall

performance depend on the integrity of the pressure hull. The current single shell design of the pressure hull is reviewed

and a new design based on the multilayer and pressure redistribution mechanism is also proposed in this study. The design

is inspired by two deep-sea animals of sperm whale and nautilus. The two mechanisms, the multilayer structure of sperm

whale and the shell substructure divided by the septa of nautilus, are synthesized in the design to improve the pressure-

bearing capacity of the hull. Compared with the one layer structure of the pressure hull, the new design increases both the

structural strength and buckling load. Furthermore, the new design can also significantly improve the overall performance

of the deep-sea submersible by enlarging the hull volume, enhancing its reliability and lessening the technical challenges

of fabricating ultra-thick shell structure. Because the truss structure is introduced in the new shell design, which effectively

divides a spherical shell into several substructures of cylindrical shell, a formula is strictly derived to evaluate the truss
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effect on the buckling load bearing capability of a cylindrical shell. The difference between the newly derived formula and

the formula of the Taylor basin, which is summarized from the experimental data and widely used as a standard for the

current design of submersible shell, is only 6%. Furthermore, this new derivation also lays a solid theoretical foundation

for our new shell design.

Key words pressure hull, deep-sea submersible, structure, strength, buckling

引 言

迄今为止, 人类研究的海洋区域不足其总面积

的 10%，以至于尚不能精确绘制出一幅全景式海底

地图 [1] .由于深海中蕴藏巨大的生物、矿产、石油、

天然气和可燃冰等资源，美、俄和日等海洋强国一直

以来为确保其基于海洋资源开发利用而形成的巨大

经济利益，都在大力推进深海探测的研究，其中各国

对新型深海载人和无人潜水器的研制和应用最为重

视.近年来，我国也加大了深海探测的研发力度，但

与航空航天科技的发展速度相比，我国海洋研究的

进展是相对缓慢的. 制约海洋研究进展速度的一个

主要瓶颈因素就是深海潜水器的研制. 受限于材料

与工程科学的发展，世界各国现在仍然无法制造能

长期承受数百乃至上千大气压的载人深海探测设备.

而载人深海潜水器核心部件耐压壳的设计成为成败

关键所在.

耐压壳，顾名思义，就是要承受海水巨大压力

的外层结构. 深海潜水器耐压壳结构的设计最早可

追溯到 1928—1929年间由美国工程师奥梯斯 ·巴顿
(Otis Barton)设计的 “深球” 号 (Bathysphere)深海潜

水器 [2] . “深球” 号于 1930—1934年间由巴顿和博物

学家威廉 · 比伯 (William Beebe)共同驾驶在百慕大

群岛附近海域进行了一系列深潜，于 1934年 8月 15

日创造了深度 1 023 m的潜水记录，帮助海洋生物学

家实现了在栖息地对深海生物进行直接观测 [2] . 早

期另一个重要的深海潜水器耐压壳结构是瑞士人奥

古斯特 · 皮卡德 (Auguste Piccard)设计的 “深船” 号

(Bathyscaphe)深海潜水器 [3] . “深船” 号于 1948年 11

月 3日下水，下潜深度达到了 1 370 m. “深球” 号和

“深船” 号的成功研发开启了人类向深海探索的一个

崭新纪元. 至今世界主要国家的深潜器耐压壳结构

均采用 “深球” 号和 “深船” 号的单层球壳的结构设

计.表 1是各国设计的深潜器耐压壳结构关键参数.

表 1 各国深潜器耐压壳结构关键参数

Table 1 The key parameters of the pressure hulls of deep-sea submersibles designed by various countries

Country/

submersible name

Inner radius/

m

Shell thickness/

mm
Material

Maximum diving

depth/m

Stress/

MPa

Density/

(t ·m−3)

Safety

factor

USA/DSV Alvin 2.0 49 steel and titanium alloy 4 500 503 1.04/0.6 1.5

France/Nautile 2.1 73 titanium alloy 6 000 492 0.91 1.5

Russia/Consul 2.1 77 titanium alloy 6 000 469 0.86 1.5

Japan/Shinkai 6 500 2.0 73.5 titanium alloy 6 500 507 0.86 1.5

USA/(new) DSV Alvin 2.1 71.3 titanium alloy 6 500 484 0.80 1.5

China/Jiaolong 2.1 77 titanium alloy 7 000 548 0.86 1.5

USA/Deep sea challenger 1.1 66 steel 10 908 566 2.25 1.4

目前下潜最深的深潜器为美国的 “深海挑战者”

号 (Deepsea Challenger).在深度 10 908 m的马里亚纳

海沟，球壳外壁承受的海水压力约为 110 MPa，球壳

结构不同地方承受的应力远远超过 110 MPa. 以深

海挑战者球壳为例，内径 1.1 m，壳厚 66 mm在外压

110 MPa，内压 0.1 MPa的环境下，球壳的环向应力最

大值在球壳内壁，用压力容器的公式可以算出该最

大值在 1 000 MPa左右 [4]；深海挑战者球壳选用的材

料是高强钢，其屈服应力为 1 400 MPa，所以该结构

的安全系数为 1.4.从表 1可以看出，当前可选择的

耐压壳材料只有高强度钢和钛合金两种材料，限于

材料科学的发展水平，现在并没有可替代这两种合

金的材料.

基于现有材料，在材料性能达到极限的情况下，

各国的深海潜水器耐压壳结构设计的安全系数依然

很低.若耐压壳设计仅从材料角度进行发掘，则必然



第 6 期 张 吟等：基于分层分压结构的新型潜水器耐压壳结构设计 1233

再次降低安全系数，以至于深潜器整体安全性难以

保障.更为合理的是从结构设计的角度，以增加壳体

的厚度来降低应力，这实际上也是深海挑战者球壳

设计的主要思路. 但增加壳体的厚度会大大增加整

个深潜器的重量.从表 1可以看到，深海挑战者球壳

的密度已经远远超过海水的密度了，这样深潜器本

身是没法上浮的. 这对耐压浮力材料的研制提出了

要求 [5] .作为球壳结构，耐压壳还可能在应力远远没

有达到屈服应力之前就发生屈曲失稳. 虽然在后屈

曲状态，耐压壳还能承受一定的压力，但一旦屈曲

失稳，球壳结构局部区域会出现较大应变，导致塑

性变形发生，使得球壳总体承受压力的能力急剧降

低. 球壳结构屈曲的一个重要特性就是对初始缺陷

非常敏感，初始缺陷使得球壳结构屈曲的临界压力

急剧降低 [6-11].除了屈曲失稳，球壳还有突跳失稳；

某些情况下，发生突跳失稳的压力甚至还远远低于

屈曲压力 [8] .从制造的角度上讲，要提高球壳的屈曲

的应力就要求非常高的加工精度.球壳加工精度的一

个重要指标就是真球度，即实测的曲率半径和标准

曲率半径的比.以日本 “深海 6500”号深潜器和俄罗

斯 “和平 2号” 深潜器为例，真球度已经非常高了，

分别为 [10] 1.004和 1.003.当前单层球壳的耐压仓结

构的设计已经把材料性能和加工精度用到极致了，

留给材料性能和加工精度的冗余空间是非常小的.

图 1显示了钛合金 (屈服强度 900 MPa，安全系

数 1.4)深潜器的单层壳体所需要的最小厚度以及结

构密度与下潜深度的关系.图中方块区域为国内外主

图 1 深潜器耐压舱设计最小厚度与密度随设计潜深变化关系

Fig. 1 The minimum thickness and density of the pressure hull as the

functions of the submerging depth

要深潜器的壳壁厚度和潜水深度范围.可以看出，随

着潜水深度的增加，所需要壳体的最小厚度增加;但

是同时，结构密度也在增加，在万米深度以下，结构

的密度将会超出 1 t/m3 很多，使得海水浮力不足以

支撑整体结构的上浮. 这又将会对深潜器浮力材料

的设计提出新要求.

此外，传统单层壳体结构的设计，对材料的要求

比较高.对于图 2所示的单层壳体结构的受力模式，

深潜器的主要受力状态是深海中的高压应力，在深

潜器的实际工作中，壳体内部压力 Pin为 0.1 MPa (即

1个大气压)，壳体外部压力 Pout取决于下潜深度.根

据模型的受力状态，壳体中径向的应力 σr和环向的

应力 σt为 [4]
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其中 R为球壳内径，t 为壳厚度. 计算得到的 Mises

应力按照壳体厚度分布的示意图见图 2.最大应力分

布于壳体的内表面，其他部分的材料远没有达到屈

服.这种单层壳体的设计，使得结构中只有很小部分

的材料承受了大应力，大部分材料只承担小应力，

这样的设计势必造成材料的浪费.因此，改进结构设

计是目前唯一可大幅提高结构耐压性的途径.

图 2 单层壳体的力学模型

Fig. 2 The free body diagram of one-layer shell

本文设计一种分层的球壳结构，层间采用液压

油提供可调控的压力，这样球壳外壁的海水压力就

被分散到两层或者多层壳上. 分层结构能调控层间

液压，优化层间的压力分布.压力分布优化的目标是

在满足大容积的前提下，降低壳体内的等效 (最大)

应力,使得整体密度尽量小.层和层之间则通过桁架



1234 力 学 学 报 2017年 第 49 卷

连接起来. 这样做的好处是：(1)内层壳与外层壳通

过桁架固定，不会相对旋转; (2)桁架连接两层壳，

使得两层壳成为一个整体, 能改变单层壳的高谐波

屈曲模态 [8]，大幅提高两层壳的抗屈曲和抗突跳能

力.本文的理论分析和数值模拟将显示,在承受同样

海水压力的情况下，与单层球壳相比，双层球壳的结

构应力和密度都有较大幅度的降低，抗屈曲能力显

著提高. 这为将来的深潜器耐压壳的设计提供了一

个新思路.

1 双层耐压壳总体结构和应力分析

图 3为双层耐压壳总体结构的示意图.结构分为

内外两层，由密排的桁架相连；两层壳体密封之后，

层间充满液压油，外部的海水和液压油通过一个可

调压的压力平衡器连接 (该压力平衡器未出现在图 3

中); 上下两个双层球壳通过法兰盘加固连接. 该结

构的力学模型见图 4.

图 3 双层耐压壳总体结构示意图

Fig. 3 The schematic design of a two–layer pressure hull

图 4 双层壳设计原理的力学模型

Fig. 4 Free body diagram of a two–layer pressure hull

使用式 (1)和式 (2)，可以得到内外壳体沿壳厚

度方向的应力分布.计算中，取内部压力 Pin 为人体

正常工作压力 0.1 MPa (近似为 1 个大气压)，外部

压力 Pout取 100 MPa，近似为 10 000 m海深，R取为

750 mm.将应力分布沿厚度做归一化处理 (归一化厚

度取为 x/t, x为壳厚度方向的坐标,内壁处 x = 0)，

可以得到如图 5所示的内外层壳体沿着厚度分布的

应力，包括单层和多层壳体在 10 000 m海深环境下

的应力分布.采用单层壳，壳体厚度从 75 mm增加到

100 mm，可以使得最大 Mises应力从约 600 MPa降

低到 470 MPa，降低了约 22%；若采用双层的壳体结

构，层间压力取 50 MPa，层间厚度取 10 mm，最大应

力还能在这个基础上再降低约 20 MPa.这里的双层

壳结构的每层壳的厚度只有单层壳的一半. 工艺上

讲，厚壳的加工难度高于薄壳.而且精度更难以控制.

采用双层壳体结构的另一好处就是降低了对壳体加

工的要求.因此，这种结构不仅能够有效缓解内层壁

面的应力集中，而且还降低了壳体结构对加工工艺

图 5 单层和双层 (层间距离 δ = 10 mm)壳体结构应力分布

Fig. 5 The comparison between the von Mises stress distributions of

one-layer and two-layer pressure hulls (the two layer hull is with

interlayer distance ofδ = 10 mm)

图 6 壳体最大应力与层间距离的关系

Fig. 6 The maximum von Mises stress versus the interlayer distance
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的要求. 另外，层间距离 δ 也是一个设计参数，可

以通过调节 δ 的大小，来实现对结构最大应力的调

节，见图 6.

2 生物体中的分层分压结构

这里以抹香鲸为例，简述生物为适应深海潜水

而进化出来的结构，以对比分层分压的结构设计思

想.抹香鲸的生物结构远比双层壳结构复杂，但通过

对比，能看到抹香鲸适应深潜的结构和要实现的核

心功能是可以和双层壳结构一一对应的. 抹香鲸是

潜水最深的动物，最大潜深 2 000∼2 200 m，时间超过

一小时 [12-15]，下潜速度最快达到 5 m/s[12,14]. 抹香

鲸中枢神经所在的头部在下潜过程中更需要保护，

于是鲸头进化出了鲸蜡器官 (spermaceti organ).鲸

蜡 (spermaceti)是位于抹香鲸头部的蜡质，凝固点

41◦C∼49◦C.在抹香鲸下潜和捕猎的过程中，肌肉运

动发热，体温升高鲸蜡熔化变为液体，作用跟耐压

壳层间的液压油一样，可以更均匀地分布压力.图 7

橙色的部分为抹香鲸的脂肪组织 (melon).在图 8中

可以看到，脂肪组织中的脂肪 (标为 f) 里布满了动

脉 (标为 a)和血窦 (图中标为 s)，造成了所谓的奇异

网 (rete mirabile)[13]. 奇异网的主要作用是收集氮气.

高压下，血液中的氮气溶解度升高;低压下，血液中

的氮气溶解度降低，这样上浮时，原先溶解的氮气

会形成气泡，形成栓塞.这种气栓障碍的形成就是潜

水病根源 [13]. 奇异网中的血管通过扩散作用收集了

溶解在血液里的氮气，氮气一部分溶解在脂肪里，

剩下的就留在奇异网中的血管里，而奇异网血管里

血液几乎是不流动的 [13]. 由于大量氮气被奇异网血

管收集，这就避免了在抹香鲸脑部血管形成氮气气

泡 [13]. 同时由于吸收氮气的缘故，奇异网中的血管

和血窦的压力是非常大的，巨大的压力解释了为什

么奇异网中血窦尺寸很小的机理 [13]. 抹香鲸调节

血压的另一个机制是二氧化碳. 抹香鲸潜水时新陈

代谢产生的二氧化碳并不排出体外，而用于调节血

压，并使得血管扩张，这样可以让鲸蜡和脂肪组织在

深海压力下体积只有少量减少，保证抹香鲸上浮时

有足够浮力 [15]. 动脉和血窦的作用相当于耐压壳的

压力平衡器，调节脂肪组织内的压力.鲸蜡和脂肪组

织有两重功能：分压和让压力更均匀地分布.除了鲸

蜡和脂肪组织之外，还有其他让压力均匀化的结构.

如图 7所示，鲸蜡实际并不和鲸鱼颅骨直接接触，

之间还有一个叫做前囊 (frontal sac)的结构，前囊贴

合颅骨，囊内充满液体,可将鲸蜡的压力再次均匀化

传递到颅骨.抹香鲸头部的结构为皮肤/肌肉/鲸蜡/脂

肪组织/前囊/颅骨的分层结构，实现了分压和压力均

匀化的功能，使得颅骨受到的力较小且相对均匀，这

样降低了颅骨总体所受应力，避免了局部出现较大

应力，保障了颅内中枢神经的正常功能.总而言之，

分层分压结构的核心功能就是将外载导致的压力更

加均匀地分布到各层，或者更准确地说是降低应力

的非均匀分布，避免局部应力过大而导致整体结构

失效.

图 7 抹香鲸头部正面和侧面的剖面图 [15]

Fig. 7 Anatomy of the sperm whale’s head with the views from the

transverse and sagittal planes[15]

图 8 抹香鲸脂肪组织的微结构电镜图.脂肪 (f) 中布满了

动脉 (a)和血窦 (s)形成的奇异网 [13].

奇异网里的动脉和血窦通过对氮气和二氧化碳的

收集，实现了增压和抹香鲸体积少量减少 [13,15]

Fig. 8 Scanning electron microscopy representation of the thoracic rete,

after freeze-cracking of the sample in liquid nitrogen, showing arteries

(a) and sinusoids (s) embedded in fat (f)[13]. The arteries and sinusoids

are major components of rete mirabile with the function of collecting

nitrogen and carbon dioxide. As a result, the pressure inside rete

mirabile increases with a minor decrease of the sperm whale

body volume[13,15]
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3 结构的屈曲分析

3.1 单层球壳屈曲

对于球壳结构而言，可以根据厚度与半径比将

球壳分为薄壳和厚壳两类. 一般将厚度与半径比

小于 0.05的壳体定义为薄壳，大于 0.05的则为厚

壳 [16]. 相对于薄壳理论/模型而言，厚壳理论要复

杂得多，目前对厚球壳应力尚无统一的理论解 [16-17].

刘涛 [17]考虑径向、环向应力形成的应力强度和材料

的非线性，推导了厚壳的非弹性失稳压力的简化计

算公式.从表 1可以看出，除美国 “深海挑战者” 号的

耐压球壳外，其余的所有耐压球壳厚度与半径比均

小于 0.05，薄壳理论适用，所以这里仅重点介绍薄壳

理论.早期经典的球壳屈曲分析在铁木辛柯专著 [18]

中有很好的综述,对于厚壳的情形，可参考文献 [19-

20]的分析.对于薄壳模型，存在平截面假定：即垂直

于中面的线元在壳变形后仍然和中面垂直并且保持

直线. 该平截面假定导致的直接结果就是薄壳变形

的应变能只由两部分组成：弯曲和中面拉伸的应变

能 [18]. 基于该平截面假定，铁木辛柯推导出单层球

壳屈曲的临界压力为 [18]

pcr =
2Et

R(1− v2)

(
√

1− v2

3
t
R
− vt2

2R2

)
(3)

式中，E, t,R和 v分别为球壳的杨氏模量、厚度、半

径和泊松比.忽略上式的第 2项，式 (3)变为

pcr =
2Et2

R2(1− v2)

√
1− v2

3
=

2Et2√
3(1− v2)R2

(4)

式 (4)即为 Zoelly[21]在 1915年和 Schwerin[22]在 1922

年分别独立得到的单层球壳屈曲临界压力. 以上两

个临界压力公式的得出都假设了屈曲模态对称 [18].

但对称结构在均匀对称的外载作用下是可以发生非

对称屈曲的.更具一般性的、考虑对称和非对称屈曲

模态的解由 Van der Neut[23] 在 1932年给出.通常认

为均匀对称、无几何缺陷的球壳在均匀压力作用下

是不会发生非对称屈曲的 [18,24]. 所以，假设对称屈

曲模态的式 (3)和式 (4)被认为是可以用于 (无几何

缺陷) 球壳屈曲压力的计算 [18]; 但需要强调的是一

旦有几何缺陷，球壳在均匀压力作用下也可以发生

非对称屈曲 [25-26].

式 (3)和式 (4)的推导过程包含如下的假设：扰

动无穷小，材料均质，球壳无几何缺陷,应力与应变

满足线性关系等.实际上这些假设很难一一满足,式

(3)和式 (4)的预测值远远高于实验测量值.早期壳体

屈曲研究的一个重要内容就是要解释经典理论和实

验测量值之间存在巨大差距的问题.在这方面，冯 ·
卡门、钱学森和他们加州理工的同事们做出了系统

性和代表性的工作 [27-31]. 他们发展了大挠度非线性

和有限挠度扰动的壳屈曲理论来解释理论和实验之

间存在巨大差别的问题. 当时加州理工大学的水池

实验显示球壳屈曲的压力只有式 (4)预测的 1/4左

右 [27,31]. 冯 · 卡门等 [28] 发现基于小挠度变形的线

性理论总是会过高估计临界屈曲压力；同时他们也

发现,对于薄壳而言，即便材料处于弹性范围，其外

载与挠度的关系也是强非线性的 [27-29]. 式 (4)对应

的是线性和无穷小挠度扰动的理论 [27]. 这里的无穷

小挠度扰动有两个涵义：(1)结构是完美、无几何缺

陷的；(2)其所受扰动是无穷小的. 这样的假设是为

了保证结构刚发生屈曲时的挠度为零，这也是我们

通常遇到的屈曲的情形. 冯 ·卡门等 [27] 的大挠度非

线性和有限挠度扰动的理论显示球壳的屈曲压力有

一大一小两个：大的屈曲压力对应的是无穷小挠度

扰动的情形，也就是式 (4)对应的情形. 他们的分析

也指出这种通过无穷小挠度扰动达到的大屈曲压力

的情形需要对样品加工和实验过程提出极其苛刻的

要求才能实现. 小的屈曲压力对应的是有限挠度扰

动的情形，即球壳屈曲时已经通过突跳获得了一个

有限挠度，物理上该扰动可以通过外载变化或者结

构的动态效应实现. 而且小的屈曲压力对应的就是

实际应用的情形，真实结构 “倾向于” 在较小压力下

发生有限挠度屈曲 [27]. 他们的计算结果显示该屈曲

压力大约为式 (4)预测值的 30%，与实验数据的 25%

基本相符. 这样就解释了经典线性无穷小挠度扰动

理论和实验数据之间巨大差距的问题. 这里需要指

出的是这种大挠度非线性和有限挠度扰动的理论是

不依赖于初始缺陷的 [27]，在不包含初始缺陷的情形

下，扰动就使屈曲压力降低了 70%. 前面提到的初

始缺陷也是球壳结构屈曲压力急剧降低 [6-11]的最重

要的因素之一.冯 ·卡门和钱学森的工作 [28-31]也考

虑了这一重要因素. 他们的另一重要贡献是研究了

壳体的另一种失稳：突跳 [28-30]. 拱或壳结构在压力

作用下,其挠度并不一直随压力单调增加，在某个临

界压力值 (即压力随挠度开始下降时的值)，结构会

经历一个突然的变化，构型翻转，跳跃到新的平衡

态 [32]. 虽然都是失稳，但屈曲和突跳对应的失稳类

型是不一样的：屈曲是叉式分岔失稳，而突跳是鞍点
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分岔失稳.对于薄壳而言，突跳发生的压力可能远远

小于屈曲压力 [8] . 因为突跳伴随着大的位移变化，

突跳失稳一旦发生极可能导致整个壳结构失效. 钱

学森还发展了侧面挂有非线性弹簧的杆受压失稳的

模型并给出了近似解析解 [31]. 用侧面挂有非线性弹

簧的受压杆模型来研究壳的屈曲最早是由 Cox提出

的 [33],这个模型在壳屈曲的研究中有重要意义.由于

壳屈曲的控制方程非常复杂，各量的作用并不清晰;

而这个模型，特别是侧面悬挂的弹簧模型，非常直接

地给出壳非对称屈曲的物理机制：看似对称的结构

实际上是不对称的. 壳非对称屈曲的一个直接后果

是在变形区域 (有限挠度扰动情形下)，非对称屈曲

的压力会小于对称屈曲的压力 [31]. 非对称屈曲的临

界压力由杆本身的弯曲刚度和侧挂非线性弹簧的刚

度共同决定，而弹簧的刚度受结构的初始几何缺陷

影响 [31].

冯 · 卡门和钱学森的壳体失稳研究针对的是航
空航天器的结构,如火箭、飞机的壳体.而对深潜器

耐压结构研究有非常大影响的是 20世纪 60年代美

国海军水面作战中心的以 Krenzke为首的先进结构

小组 [25-26]. 他们以深潜系统耐压艇体为对象，对多

个球壳模型进行了试验研究. Krenzke等进行实验的

场所叫做大卫 · 泰勒模型水池 (David Taylor Model

Basin). Krenzke等从壳体失稳实验得出的经验公式

在国内通常称为泰勒水池公式 [16-17]. 泰勒水池公式

如下 [17]

Elasticity : pcr = 0.84E
t2

R2

Plasticity : pcr = 0.84
√

Es,Et
t2

R2


(5)

这里 Es,Et 分别为材料的正割杨氏模量和正切杨氏

模量，也就是说对于塑性情形，等效杨氏模量换为√
EsEt.泰勒水池公式还有如下形式 [16]

Pcr = 0.84Cz

√
EsEt

t2

R2
(6)

式中，Cz 为制造效应影响系数. 我国潜水器规范整

球壳屈曲压力计算公式为 [16,34]

pcr = 0.84ECzCsC
2 (7)

这里 C为半径修正系数，可通过比值 t/R查曲线确

定；Cs为材料物理非线性修正系数.

各国潜水器耐压壳体设计主要是参照潜艇的设

计标准，但由于结构形式、使用条件和材料与潜艇

不同,要求亦有所不同.各国规范有很大差别，很多

国家甚至没有规范，比如欧盟的结构设计标准 ENV

1993-1-6[35] 对圆壳屈曲就没有设计规则 [8] . 直接后

果就是现今很多船级社均有耐压壳体设计标准，但

互相之间差别很大 [16]. 现今，还有研究者不断地提

出类似式 (5) ∼式 (7)的屈曲压力公式来作壳体设计

的一个指标.比如针对钛合金材料球壳，国内就有数

种不同的屈曲压力公式 [36-38]. 文献 [16]对这些屈曲

压力公式有较好的综述和归纳, 这些屈曲压力公式

都是考虑了初始缺陷的拟合公式. 与式 (5) ∼ 式 (7)

相比，这些新近提出的屈曲压力公式都比较复杂，

这里就不一一列出.我国潜水器规范的式 (7)与式 (5)

和式 (6)相比有一个共同的系数 0.84，可见泰勒水池

公式实际是我国潜水器规范的基础. 我们这里着重

讨论一下泰勒水池公式以及以此为标准可能存在的

问题.

泰勒水池公式实际是以式 (4) 为基础得出的.

Krenzke和 Kiernan[25] 的 17个 “近乎完美” 圆壳试件

的系列实验显示这些 “近乎完美” 圆壳的屈曲压力

最多只能达到式 (4)预测值的 70%. Krenzke和 Kier-

nan“近乎完美” 的定义包含两个方面：(1)加工圆壳

产生的残余应力小到可以忽略；(2)圆壳的几何缺陷

小到几乎无法测量 [25]. 取泊松比 v = 0.3 [25],压力取

70%的上限值，式 (4)变为

Pcr = 0.7× 2Et2√
3(1− v2)R2

= 0.8473E
t2

R2
(8)

也就是说式 (5)∼式 (7)中的 0.84系数实际上接近上

限值，这就存在过高估计屈曲压力的问题.另外，式

(6)和式 (7)中的系数 Cz 和 C的物理意义是缺陷的

影响，问题更大，因为实际中遇到的缺陷模式各种各

样，很难精确标度不同缺陷对壳屈曲压力的影响.理

论、计算与实验三者之间差距巨大，实验的不可重复

性更是困扰壳屈曲研究的瓶颈问题.通过对 “近乎完

美” 圆壳的研究，Krenzke和 Kiernan实际上避开了这

个至今仍困扰壳屈曲研究者的问题.

3.2 桁架连接的双层耐压壳屈曲分析

对单层壳的分析表明，球壳这么一个 “简单” 的

结构其实很复杂：非线性导致对称和非对称屈曲模

态并存,突跳、有限扰动和缺陷导致屈曲压力下降，

以及实验不可重复.为了提高深潜器耐压球壳的屈曲

压力，加工精度已经被用到极致来消除几何缺陷，如

前所述耐压球壳的真球度已经达到 1.003[10].但真球
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度实质上还是一个总体性衡量几何缺陷的指标，还

有其他的几何缺陷，比如球壳厚度的均匀性.一个总

的趋势是球壳几何缺陷对屈曲压力的影响随 R/t (半

径与厚度比)增加而增大：pe/pcr随 R/t 增大而单调

递减 [8,39] (pe为实验测量的屈曲压力，pcr为式 (4)给

出的屈曲压力). 没有准确标度缺陷影响的模型以及

实验不可重复性使得现今的耐压球壳的设计严重依

赖于式 (5) ∼式 (7)之类的经验公式. 需要强调的是

式 (5)∼式 (7)是基于 “近乎完美” 的圆壳实验数据建

立的，而且这些 “近乎完美” 的圆壳屈曲压力值是式

(4)预测值的 42%∼ 70%,波动幅度；缺陷的存在甚

至让屈曲压力值降到预测值的 20%以下，使实验结

果分散性大 [25]. 除了几何缺陷，还有来自材料本身

的缺陷，更有加工过程产生的残余应力、空隙、裂纹

等等.虽然这些因素在式 (6)和式 (7)中有所考虑 (比

如系数 Cz), 但坦率地说, 这些经验公式是没有坚实

的理论和实验数据作支撑的. 这也是深潜器单层耐

压球壳设计和使用的最大问题.例如，Samuelson和

Eggwertz[39]给出的作为圆壳安全设计的屈曲压力极

限曲线.该极限曲线给出的是有初始缺陷的圆壳屈曲

压力的下限.铝制圆壳的实验数据均在该极限曲线之

上，用该极限曲线设计铝制圆壳是安全的；但钢制圆

壳的实验数据则是另一番图景了：有相当多的钢制

圆壳的屈曲压力低于该极限曲线 [8]，因此用该极限

曲线来设计钢制圆壳是不安全的. 另一个要强调的

事实是式 (5) ∼式 (7)只考虑了屈曲，没有考虑突跳.

Wunderlich和 Albertin对完美无几何缺陷的圆壳的计

算显示，在无塑性变形的情形下，完美圆壳的屈曲压

力大约为式 (4)预测值的 80%，如果发生塑性变形的

话，完美圆壳在压力仅为式 (4)预测值的 9%时就会

发生突跳 [8] . 桁架连接的双层耐压壳结构设计的目

的在于降低缺陷特别是几何缺陷对球壳屈曲压力以

及突跳压力的影响.

图 9给出桁架连接的双层耐压壳结构的示意图.

内外层球壳之间用密排的桁架连接. 桁架密排设计

的主要目的就是提高球壳屈曲压力和突跳压力. (无

缺陷)单层球壳屈曲临界压力正如式 (3) ∼式 (8)给

出的一样：几何上是由 t/R的比值决定的.屈曲模态

也同样由 t/R (或者 R/t)决定 [8] . R/t越大，球壳屈曲

的波数越大，比如 R/t = 50时，球壳是以 8个傅里叶

谐波模态屈曲的；R/t = 1 000时，球壳是以 41个傅里

叶谐波模态屈曲的 [8] .图 10给出了 R/t = 1 000时的

单层球壳的 41个傅里叶谐波模态的截面图. 对于薄

壳结构，根据定义 R/t > 200，对于大的 R/t值，屈曲

的波数就很大.密排桁架的介入相当于加入了约束,

阻止此模态的屈曲发生.如果桁架都位于反节点,即

上述屈曲谐波变形的波峰和波谷的位置时，向内变

形的谐波因为桁架约束，波幅就会被大大抑制住，

而不是像图 10那样内外对称的，相应的屈曲压力就

提高了.对于二维 (无桁架支撑的)结构，一些高 (共

振)频率也会引发如图 10所示的大波数变形 [40]. 密

排桁架的加入从结构力学上讲相当于给壳结构增加

了刚度，有效抵抗大波数的变形.下面对桁架连接的

双层耐压壳结构做屈曲分析.

图 9 桁架连接的双层耐压壳剖面和带桁架内层壳示意图

Fig. 9 The cross-section of two-layer pressure hull connected by trusses

and a schematic of the inner shell with trusses

图 10 R/t = 1 000的球壳 41个傅里叶谐波屈曲模态 [8]

Fig. 10 Buckling mode of a shell withR/t = 1 000 and 41 Fourier

harmonics[8]
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如图 11所示,由于密排桁架连接的缘故，球壳

实际被分割为多个小的亚结构. 该亚结构为柱壳，a

为柱壳 (弧)边长；R为球壳半径；t为球壳厚度.球壳

外的水压是 pw, 壳内压力为 po；pw 和 po 的方向为

壳曲面法向.

图 11 被桁架分割的柱壳结构受压分析

Fig. 11 The free body diagram of a cylindrical shell section under

biaxial pressure

只考虑薄壳的情形，即不考虑壳径向的应力，

只考虑环向的应力.环向应力 p和面外压力 pw和 po

有如下关系 [4]

p =
pw(R+ t)2 − poR2

(R+ t)2 − R2
(9)

为了和式 (4) 比较，将 po 设为零. 因为薄壳结构

t � R，这样式 (9)可以近似为

p =
pwR
2t

(10)

引入如下两个无量纲数 [41]

p̄ =
a2

E∗h2
p , k =

a2

Rh
(11)

这里，E∗ = E/(1− ν)为双轴模量；其中 E为杨氏模

量，ν为泊松比.临界的无量纲屈曲压力为 [41]

p̄c =
π2

3(1− ν)2
+

k2

4π2
(12)

因为式 (12)的第二项是一个小量，可以忽略，这样

式 (12)就近似为

p̄c ≈ π2

3(1− ν2)
(13)

结合式 (10) ∼ 式 (12)，得到柱壳亚结构的屈曲压力

为

Pw ≈ 2t3π2E∗

3Ra2(1− ν2)
(14)

与式 (4)的屈曲压力相比，得到

pw/pcr =
π2

(1− ν)
√

3(1− ν2)

Rt
a2

(15)

很明显，桁架连接的双层壳中的单个壳要比单层壳

抗屈曲性能高的指标就是 pw/pcr > 1,从式 (15)可以

看出，这完全是由几何因素决定的：当 ν = 0.3时，

pw/pcr > 1对应的几何条件就是 a/
√

Rt < 2.92. 这

也就是选择密排桁架的原因：a 是由桁架数量决定

的，数量越多，a越小. 增加桁架数量是提高球壳抗

屈曲能力的办法. Krenzke和 Kiernan[25] 用实验方法

系统地研究过圆壳亚结构对圆壳整体抗屈曲能力的

影响，他们定义了如下的无量纲数

θ =
[3
4

(1− ν2)
]1/4 a√

Rt
(16)

Krenzke和 Kiernan[25]发现当 θ > 2.5时，将圆壳

分割成亚结构不但没有增加反而降低了圆壳屈曲压

力. 也就是说，只有当 θ < 2.5时才能增加壳屈曲压

力. 当 ν = 0.3时，θ = 0.91a/
√

Rt,那么 θ < 2.5对应

的就是 a/
√

Rt < 2.75,这和前面得到的 a/
√

Rt < 2.92

是基本一致的.在公式推导的过程中，式 (12)是按柱

壳结构四边简支计算，四边简支结构的屈曲压力是

最小的，实际的结构介于简支和固支之间.但同时，

式 (12)没有考虑几何缺陷，这两个互相竞争/抵消的

因素造成 a/
√

Rt值和 Krenzke和 Kiernan实验值 [25]

有 6%的差别.理论上讲，如果桁架的密排程度达到

a/
√

Rt = 1.46时，那么 pw/pcr = 2,也就是说这时桁

架连接的双层壳结构的单壳与同样尺寸、同样材料

的单层球壳结构相比，抗屈曲能力提高了一倍,虽然

实际加工过程中，增加桁架数量会增加焊接点，会引

入一些缺陷从而降低结构的屈曲压力，也会增加结

构安装难度.在理论分析层面上讲，增加桁架的密排

程度是有效提高双层壳结构屈曲压力的有效途径，

同时 Krenzke和 Kiernan实验也是支持该方法的.

桁架连接的双层壳结构还有一个好处就是降低

了甚至还可能消除了壳体突跳失稳. 在一些情况

下，突跳在远小于结构屈曲压力时就发生 [8] . 突跳

和屈曲是两种不同的失稳，有 4种情形：(1)屈曲发

生而突跳未发生；(2)突跳发生而屈曲未发生；(3)突

跳后引发屈曲或屈曲后引发突跳；(4)屈曲和突跳同

时发生. 如果这两种失稳的压力不一样，就是 (1)和

(2)的情形;但 (3)和 (4)的情形目前尚无有效方法确

定. 实验上，区分情形 (1)和 (2)极其困难. Krenzke

和 Kiernan的球壳实验 [25]就发生过各种屈曲理论都

解释不了的现象，这应该是突跳和屈曲都发生了的

情形. Krenzke和 Kiernan多次使用的一个词就是 “崩
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塌”(collapse)[25],对于圆壳结构而言，“崩塌” 可指上

述四种情形的任何一种. 突跳的发生不但和结构有

关还和载荷有关 [32]. 在同一载荷条件下，“深”(deep)

拱和壳比 “浅”(shallow)拱和壳要更容易发生突跳，

“浅” 拱和壳在某些载荷条件下甚至不发生突跳, 而

“深” 拱和壳发生突跳 [32]. “深” 和 “浅” 是由拱/壳的

高度和跨度的比值决定的，比值大的为 “深”,比值小

的为 “浅” [32].如图 11所示，“深” 的球壳因为被桁架

分割变成了 “浅” 的柱壳了. 密排桁架连接在提高抗

屈曲能力的同时，也可以消除突跳失稳.

同样，桁架连接的双层耐压壳体的设计也是受

到了生物结构启发的：桁架连接的双层耐压壳体的

设计即与鹦鹉螺的结构有异曲同工之处. 鹦鹉螺的

螺壳的剖面图见图 12. 整个螺壳被隔片分割为大约

30个腔室,腔室之间由连室细管连接.连室细管是头

足纲目动物特有的长条状组织，通过调节海水中的

钠、氯离子浓度产生渗透压梯度，让腔室里的水进

出，从而调节鹦鹉螺的浮力 [42]. 鹦鹉螺下沉时，腔

室进水但不是充满的，腔室内的压力还稍微低于一

个大气压 [42]，所以鹦鹉螺的螺壳和我们的耐压壳一

样面临着深潜时海水巨大压力的问题.从式 (14)可

以看出腔室壳的 (特征) 尺寸 (a) 越小，那么壳抗屈

曲的能力就越大.鹦鹉螺最外的腔室最大，是鹦鹉螺

躯体都在这个腔室，而且该腔室是直接与海水相通

的，所以不存在抗压力的问题.而其他腔室是与海水

隔绝的，存在抗压的问题.所以和最大腔室相比，其

他腔室都小得多.在活体鹦鹉螺的压裂实验中，总是

最外层的隔片首先失效, 因为它的尺寸最大 [42]. 隔

片在这里的作用和桁架一样：分割结构，减小结构

尺寸，从而提高结构抗屈曲能力.鹦鹉螺还面临一个

材料上的挑战：螺壳主要是由碳酸钙组成的.与钛合

金和高强度钢相比，碳酸钙杨氏模量较小而且基本

上没有延性.鹦鹉螺螺壳材料的微结构类似桁架.图

13(a)是鹦鹉螺壳材料微结构的共聚焦显微镜图像，

层间有柱状结构支撑；图 13(b)是针对图 13(a)提出

的正方形网格模型 [43]. 同样的这些柱状结构跟我们

的桁架一样在材料的微结构层次对结构分割. 根据

正方形网格模型和鹦鹉螺的活体实验，Sherrard给出

了鹦鹉螺壳体材料能下潜的最大深度为 [43]

D = 21 900
( t
r

)2
(17)

这里 D 是下潜深度, 单位为 m，t 是微结构层的厚

度，r 是柱状支撑物间隔的一半 [43].式 (17)和式 (15)

具有相似性：结构和材料的抗压能力和间隔 (a或 r)

平方成反比.实验测量的数据显示深海鹦鹉螺的 r/t

在 3.81到 5.96之间，平均值为 [43] 5.43.将上述 r/t的

值代入式 (17)，可算出鹦鹉螺的最大潜深在 617 m至

1 508 m之间，平均值为 743 m，这与海洋学家观察到

的最大潜深 800 m是大致相符的 [42].

图 12 鹦鹉螺壳的剖面图 [42]

Fig. 12 Cross-section of a nautilus shell[42]

(a)共聚焦显微镜图像

(a) Confocal micrograph

(b)正方形网格模型 [43]

(b) The square grid model[43]

图 13 鹦鹉螺壳微结构

Fig. 13 The microstructure of a nantilus shell

4 结论和展望

桁架连接的分层壳的耐压性能通过两重手段来

提高：(1)降低每层壳所受外载, (2)提高每层壳的抗

屈曲能力. 分层结构是为了实现分压的功能，层间
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可调控的液压油压将海水压力传递到内层，分别由

内外球壳来承担. 密排桁架将球壳分解为多个亚结

构，以提高结构整体抗屈曲和突跳的能力.对桁架连

接的分层结构开展的理论分析和初步的数值模拟表

明, 该结构与现今的单层耐压壳结构相比有着巨大

的抗压优势，是耐压壳结构设计的一个新方向,摆脱

了对材料和加工精度的依赖. 本文还从结构力学的

角度推导了从实验数据总结出来的泰勒水池经验公

式，使得深潜器壳体的设计有了更加坚实的力学基

础.
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