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摘要：大型泵站电机滑动轴承发热量大，需要冷却水系统冷却，控制轴瓦温度不致烧熔损坏影响

泵机组安全运行。为了既要保证轴承运行温度得到控制，又要减少冷却水系统能耗，以大型泵

站主电机为对象，计算滑动推力轴承发热量，对轴承-润滑油-油冷却器-冷却水系统进行冷却

传热计算，计算预测了间接供水系统不同主机运行台数时的轴瓦运行温度及其规律，提出了冷

却水系统的变阀优化运行方案。结果表明，实例泵站冷却水系统恰好能够满足全泵站机组最不

利工况下，电机轴承运行温度的控制要求；冷却水进水温度越高，泵站主机开机台数越多，推力

轴承瓦温越高；冷却水系统实施优化运行节能效果显著，可为大型电机冷却水系统的设计和运

行管理提供参考。
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大型泵站电机轴承间接供水系统

冷却计算与优化运行

Cooling calculation and optimal operation of indirect water supply system for
motor bearing in large pumping station

QIU Baoyun，FANG Tao，LIU Muxiu，HUANG Xiaolei
（College of Electrical, Energy and Power Engineering, Yangzhou University, Yangzhou 225127，China）

Abstract: A cooling water system is required for cooling motor sliding bearings of large pump station for large
amount of friction heat to control the bearing bush temperature so as not to cause burning damage and affect safe
and reliable operation of the pump unit. In order to not only ensure the operating temperature of the bearing is
controlled, but also reduce the energy consumption of the cooling water system, the main motor of the large pumping
station is used as the object to calculate the calorific value of the sliding thrust bearing and the cooling heat transfer
of bearing-lubricating oil-oil cooler-cooling water system. The operating temperature and law of the bearing bushes
in the indirect water supply system with different numbers of main engines are calculated and predicted, and the
optimal operation scheme of the variable valve of the cooling water system is proposed. The results show that the
cooling water system of the example pumping station can just meet the control requirements of the motor bearing
operating temperature under the most unfavorable working conditions of the whole pumping station unit; the higher
the inlet temperature of the cooling water, the more the main engine of the pump station is turned on, and the higher
the temperature of the thrust bearing pad. The optimized operation of the cooling water system has a significant
energy saving effect, which can provide a reference for the design and operation management of the cooling water
system for large motors.
Key words: large pumping station; motor bearing; water cooling system; heat transfer calculation；optimal operation

1 概 述

大型泵站在抗洪排涝、抗旱调水方面起着重要

作用，大型水泵机组是泵站的关键设备，其运行可

靠性是保证大型泵站功能发挥的重要保障。大型

立式直联水泵机组电机采用滑动推力轴承和导轴

承，起着承受机组轴向力和控制主轴径向位移的作

用。大型水泵机组电机故障率超过30%，主要是局
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部过热［1］，推力轴承因其在运行中受力大、运行条件

复杂、发热量大，对其要求较高［2］，是典型的易磨易

损部件，其故障发生率占电机的50%以上。采用油

冷却器通入冷水，通过润滑油对轴承进行冷却，是

有效控制轴承运行温度、提高轴承可靠度、延长使

用寿命的主要措施。Dietz等［3］指出，选择合适的冷

却方式对提高水电站电机运行可靠性和效率有重

大意义。Almeida等［4］通过对供水系统的研究，指出

系统安全可靠运行对抽水系统的重要性。

大型泵站电机滑动轴承冷却水系统主要形式

有：传统供排水系统、盘管系统、板式热交换器系

统和冷水机组系统，不同冷却系统各有其优缺

点，传统的间接供排水冷却系统仍在使用。问泽

杭等［5］指出了大部分泵站采用的直接供水和间接

供水两种供水方式的系统组成和工作原理。张继

杰［6］对大型泵站开放式供水（包括直接供水和间接

供水）和循环供水两种供水方式进行了分析比

较。朱红伟等［7］指出，无论是直接供水还是间接供

水，如果从外界取水，缺点是取水口经常被堵塞，

影响供水安全。

从排水廊道或流道取水的间接供水方式，避免

或大大减小了从外界取水时取水口堵塞的可能

性，并且水塔储水能够保证供水泵取水口短时间

堵塞不能运行的冷却水供应。系统冷却水吸热

后，能够在通过排水廊道和储水箱时得到充分冷

却（从排水廊道取水）或更换水体（从流道取水），

但需要对供水冷却方式进行细化传热计算并实施

优化运行。

2 大型电机滑动轴承及其冷却水系统

2.1 电机及其滑动轴承

通常，推力轴承、上导轴承位于上机架上油缸

内，下导轴承位于下机架下油缸内。油缸内充有

润滑油，油冷却器置于油缸润滑油中，对轴承起到

润滑作用，同时，轴承摩擦产生热量，冷却水通过

润滑油和冷却器对轴承冷却，控制轴承瓦温不超

过限值。典型立式同步电机及其滑动轴承如图 1
所示。

2.2 间接供水系统冷却方式

实例泵站安装 7台大型立式直联轴流泵机组，

主电机为3 200 kW立式同步电动机，泵站间接供水

系统如图2所示。泵站间接供水系统，2台供水泵互

为备用，从河道、廊道或地下取水送到水塔中，再供

给各机组电机轴承冷却用水。

3 电机轴承发热量与冷却传热计算

3.1 推力轴承摩擦热量计算

大型立式同步电机工作时，转子高速旋转，推

力轴承和上下导轴承因摩擦产生热量。推力轴承

发热量按推力轴承摩擦损耗功率ΔNft计算式为

ΔNft=Pfv×10-3 （1）
其中，推力轴承荷载P为转动部件自重Fz和水泵轴

向水推力Ft之和，计算式为

P=Fz+Ft （2）
式中：f 为轴承镜板与推力瓦间的摩擦系数，f =

图1 大型立式电机结构

1-定子，2-下机架，3-上机架，4-转子，5-上导轴承，6-推力

轴承，7-下导轴承

图2 实例泵站间接供水系统
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0.003~0.004；v为推力轴瓦由内向外2/3处的旋转线

速度，m/s，计算式为

v = πn45
æ

è
ç

ö

ø
÷

r1
2 + r1r2 + r22
r1 + r2 （3）

式中：r1，r2分别为推力瓦内缘半径和外缘半径，m；n

为机组转速，r/min。
水泵叶轮轴向水推力Ft计算式为

F t = ρgK π4 D2H （4）
式中：K为轴向水推力系数，通常K=0.90~1.0；D为叶

轮直径，m；H为最高运行扬程，m。

根据实例泵站数据可知，Ft=618.37 kN，P=
1 021.65 kN。将r1=0.25 m，r2=0.53 m，n=150 r/min代入

式（3）得到v=6.39 m/s。推力轴承摩擦损耗功率为：

ΔNft=Pfv×10-3=22.85 kW
3.2 油冷却器传热系数确定

电机轴承摩擦产生的热量经油缸中的润滑油

传递给油冷却器管壁，再由管壁传递给管内的冷却

水，由冷却水将热量带走。油冷却器热量传递方式

为“冷却器外润滑油对流换热—冷却器壁导热换热

—冷却器内冷却水对流换热”的串联换热过程，因

此，需要确定冷却器的油侧传热系数、铜管传热系

数以及水侧传热系数。

3.2.1 油侧传热系数α1
油侧传热系数计算式为

α1 =Nu1 × λ1
dw

（5）

Nu1 = 0.023Re0.75
1 Pr 0.33

1
é

ë
êê

ù

û
úú1 + æ

è
ç

ö
ø
÷

de

βπD0

0.7
（6）

Re1 = V1 × de

v1
（7）

V1 = 0.2 × Vj （8）
式中：Nu1为油侧努塞尔数；λ1为油导热系数，W/（K·m）；
dw为冷却管外径，m；Re1、Pr1分别为油侧雷诺数和普

朗特数；de、β、D0分别为冷却管等效直径、圆周占积

率、平均分布直径，m；Vj为镜板外径周速，m/s；V1为

润滑油运动黏性系数，m2/s。
实例泵站电机λ1=0.109 W/（K·m），dw=0.02 m，

Pr1=534，de=1.4 m，D0=1.5 m，β=0.9，Vj =8.33 m/s，ν1=
67.09×10-6 m2/s。将数据代入式（5）~式（8）计算得

α1=404.34 W/（K·m2）。

3.2.2 铜管传热系数α2
铜管传热系数计算式为

α2 = 1
1.15 × dn

λ2
× lg dw

dn

（9）

式中：λ2为紫铜管导热系数，W/（K·m）；dn为冷却管内

径，m。实例泵站电机轴承油冷却器λ2=330W/（K·m），

dn=0.019 m，求得α2=677 981.11 W/（K·m2）。

3.2.3 水侧传热系数α3

水侧传热系数计算式为

α3 =Nu3 × λ3
dn

（10）
Nu3 = 0.023 ×Re0.8

3 ×Pr 0.33
3 （11）

Re3 = V3 × dn

v3
（12）

式中：Nu3为水侧努塞尔数；λ3为水导热系数，W/（K·m）；

Re3，Pr3分别为水侧雷诺数和布朗准则数；V3为冷却

管内水流流速，m/s；ν3为水的运动黏度，m2/s。实例

泵站电机油冷却器λ3=0.525 W/（K·m），dn=0.019 m，

Pr3=6.5，V3=3.54 m/s，ν3=0.955×10-6 m2/s。将数据代

入式（10）~式（12）得α3=8 904 W/（K·m2）。

3.2.4 总传热系数Kn

总传热系数计算式为

Kn = 1
R × dw

dn

（13）
R = 1

α1 × dw

dn

+ 1
α2

+ 1
α3 （14）

将前面实例泵站电机冷却器参数代入式（14）、

式（13）计算得到总传热系数Kn=447.37 W/（K·m2）。

3.3 系统冷却计算

3.3.1 满足冷却器进出水温差的需水量

推力轴承冷却用水量计算式为

QT =3 600ΔNft /ρcΔt （15）
式中：QT为推力轴承油冷却器冷却用水量，m3/h；ΔNft

为推力轴承摩擦损耗功率，W；ρ为水密度，kg/m3；c

为水比热容，J/（kg·K）；Δt为在油冷却器出口和进口

冷却水温差，一般取2~4 ℃。

对实例泵站电机，Δt取 2 ℃，ΔNft=22.85 kW，ρ=
1 000 kg/m3，c=4.2×103 J/（kg·K），代入式（15）得：QT =
9.79 m3/h。通常，电机上、下导轴承油冷器用水量分

别为推力轴承的 20%和 15%，则上导轴承冷却器

用水量 Q1=1.96 m3/h，下导轴承冷却器用水量 Q2=
1.47 m3/h，则油冷却器冷却总需要供水量 Q=QT+
Q1+Q2=9.79+3.43=13.22 m3/h。
3.3.2 推力轴承轴瓦温度与进水温度的关系

推力轴瓦温度计算式为

tz = æ
è
ç

ö
ø
÷

1
AzKz

+ 1
AnKn

+ 12ρcQT
ΔN ft + tsj （16）

式中：Az为推力轴承传热面积，m2；Kz为推力轴承传
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热系数，W/（K·m2）；An为冷却器传热面积，m2；tsj为冷

却水进水温度，℃。

设有 k台水泵机组运行，供水系统从水塔通过

供水母管并联向电机轴承冷却器供水，水塔至上、

下油缸出口供水回路水头损失分别为

Δh上 = hf + hj + hc上 =∑
i = 1

m

λi

Li

di

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

i

+

∑
j = 1

n

ζj

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

j

+ Sc上Q
2
上 （17）

Δh下 = hf + hj + hc下 =∑
i = 1

m

λi

Li

di

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

i

+

∑
j = 1

n

ζj

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

j

+ Sc下Q
2
下 （18）

水塔水面和电机上、下油缸轴承冷却器出口伯

努利能量方程为

Z塔面 =Zc出上 + Q2
上

2gA2
c上

+Δh上 =Zc出上 + Q2
上

2gA2
c上

+

∑
i = 1

m

λi

Li

di

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

i

+∑
j = 1

n

ζj

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

j

+ Sc上Q
2
上 （19）

Z塔面 =Zc出下 + Q2
下

2gA2
c下

+Δh下 =Zc出下 + Q2
下

2gA2
c下

+

∑
i = 1

m

λi

Li

di

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

i

+∑
j = 1

n

ζj

k2(Q上 +Q下)2
2gA2

j

+ Sc下Q
2
下 （20）

式中：Δh 上、Δh 下分别为水塔至上、下油缸冷却器出

口供水回路水头损失；hf、hj分别为供水母管沿程水

头损失和局部水头损失；hc上、hc下分别为上、下油缸

油冷却器水头损失；Q 上、Q 下分别为通过单台电机

上、下油缸油冷却器的冷却水流量；λi、Li、di、Ai分别

为母管第 i管段阻力系数、长度、管内径和断面积；

ζj、Aj分别为母管第 j个局部阻力系数和断面面积；

Sc 上、Sc下分别为上、下油缸油冷却器综合阻力系数；

Z 塔面、Zc出上、Zc出下分别为水塔水面、上油缸冷却器出

口、下油缸冷却器出口相对于基准面的高度。由式

（19）、式（20）求解得到通过上、下油缸冷却器的冷

却水流量。设用于电机推力轴承冷却的冷却水流

量为QT，按上、下导轴承冷却水流量分别为推力轴

承的 20%、15%计算，则通过上、下油缸冷却器的流

量分别为 1.2QT、0.15QT，供水母管流量为 1.35 kQT，

代入式（19）得：

Z塔面 =Zc出上 + 1.22Q2
T

2gA2
c上

+∑
i = 1

m

λi

Li

di

1.352k2Q2
T

2gA2
i

+

∑
j = 1

n

ζj

1.352k2Q2
T

2gA2
j

+ 1.22Sc上Q
2
T =Zc出上 + 1.22æ

è
çç

ö

ø
÷÷

1
2gA2

c上

+ Sc上

Q2
T + 1.352k2Q2

T
æ

è
çç

ö

ø
÷÷∑

i = 1

m

λi

Li

di

1
2gA2

i

+∑
j = 1

n

ζj
1

2gA2
j

=Zc出上 +

1.22æ

è
çç

ö

ø
÷÷

1
2gA2

c上

+ Sc上 Q2
T + 1.352k2S母Q

2
T （21）

则单机推力轴承冷却水流量为

QT =
æ

è

ç

ç

ç
çç
ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷÷
÷

÷

÷Z塔面 -Zc出上

1.22æ

è
çç

ö

ø
÷÷

1
2gA2

c上

+ Sc上 + 1.352k2S母

1/2

（22）

供水母管综合阻力系数S母计算式为

S母 =∑
i = 1

m

λi

Li

di

1
2gA2

i

+∑
j = 1

n

ζj
1

2gA2
j

（23）
式（22）表达为如图3所示的推力轴承冷却水流

量与主机开机台数的关系，开机台数越多，每台电

机推力轴承分配的冷却水流量越小，开机台数为3、
5、7台时，单机冷却水流量分别是开机1台冷却流量

的83.42%、65.79%和52.55%，明显减小。

将式（22）代入式（16），即可计算出泵站不同开

机台数时电机推力瓦温与进水温度的关系。实例

泵站安装 7台大型立式直联轴流泵机组，水塔向机

组供水如图2，电机轴承冷却采用间接供水方式，两

台供水泵，互为备用，必要时也可以2台供水泵同时

向高位水塔供水。主机运行1、3、5、7台时的轴瓦温

度与进水温度的关系方程：tz1=8.24+tsj，tz3=9.31+tsj，
tz5=13.42+tsj，tz7=17.54+tsj，如图4所示。从图4可以看

出：以进水温度30 ℃为例，开机1台时，推力轴承瓦

温为 38.24 ℃，开机 3、5、7台时，推力轴承瓦温分别

上升到 39.31 ℃、43.42 ℃、47.54 ℃，上升比较明显。

如果要求推力轴承瓦温控制在50 ℃以下，系统能够

图3 单机冷却水流量、总冷却水流量与开机台数的关系
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满足冷却要求。进水温度不超过 32 ℃，开机台数

7台及以下，系统能满足供水冷却要求。当进水温

度、开机台数超过该范围，则需要2台供水泵间隙运

行，才能满足冷却需要。

3.3 供水泵工况与能耗计算

3.3.1 供水泵运行工况确定

（1）1台供水泵向水塔供水工况

水泵扬程性能曲线为

Hg1=-7.6×10-6Q3+0.00015Q2-0.015Q+45.44（24）
管路需要扬程曲线为

Hr=33.18+14×10-6Q2 （25）
（2）2台供水泵向水塔供水工况

2台供水泵并联扬程性能曲线为

Hg2=-9.7×10-8Q3+0.00 004Q2-0.0 081Q+45.44
（26）

由式（24）、式（25）及Hg1=Hr，求解得到 1台供水

泵单独向水塔供水的流量为 173.92 m3/h，扬程为

33.22 m。由式（25）、式（26）及 Hg2=Hr，求解得到

2台水泵并联向水塔供水的流量为300 m3/h，扬程为

33.31 m。由图 3、图 4知，如果冷却水供水不加控

制，当5台及以上主机组运行，冷却水进水温度超过

30 ℃时，需要2台供水泵间隙运行。

3.3.2 泵站k台主机运行时供水泵平均功率计算

通常，间接供水的工作水泵流量大于泵站所有

机组运行时的水塔供水冷却水流量，供水泵间隙运

行，在较长的Δt时段内，供水泵抽水总体积与主机

冷却所用冷却水体积相等，即：

1.35kQTΔt=QpΔtp （27）
式中，Qp、Δtp分别为供水泵流量和运行时间。

主机组运行时段内供水泵配套电机平均输入

电功率为

P̄ = ρgQpHp
ηpηm

Δt p
Δt = ρgQpHp

ηpηm

1.35kQT
Qp

=
1.35ρgkQTHp

ηpηm
（28）

式中：QT为单机推力轴承冷却水流量，由式（22）计

算；Hp为供水泵运行扬程；ηp、ηm分别为供水泵和配套

电机运行效率，供水泵运行工况由上述方程求得。

4 冷却水系统优化运行

实例泵站要求主电机滑动推力轴承轴瓦温度

不应高于50 ℃，计算不同开机台数下的冷却水最小

需要流量与进水温度的关系曲线。对冷却水系统

进行变阀调节优化运行，调节冷却器出水母管上的

阀门开度，保证冷却器内流量为该工况下的最小需

要流量，推力轴承最小需要流量按式（29）计算，上

油缸冷却器最小需要流量按式（30）计算，电机上、

下油冷却器最小需要流量按式（31）计算。

QTmin = 1
2ρcæ

è
ç

ö

ø
÷

50 - tsj
ΔN ft

- 1
AzKz

- 1
AnKn

（29）

QC上min = 1.2QTmin = 1.2
2ρcæ

è
ç

ö

ø
÷

50 - tsj
ΔN ft

- 1
AzKz

- 1
AnKn

（30）
QCmin = 1.35QTmin = 1.35

2ρcæ
è
ç

ö

ø
÷

50 - tsj
ΔN ft

- 1
AzKz

- 1
AnKn

（31）
根据式（31）绘制的冷却器最小需要流量与进

水温度的关系如图5所示。

图4 不同开机台数时轴瓦温度与进水温度的关系

图5 单机冷却最小需要流量与进水温度的关系
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考虑将冷却器出水母管上的阀门开度调小，增

加综合阻力系数 Sp，达到将推力轴承冷却水流量减

小到最小需要流量，即将式（29）代入式（22）得：
1

2ρcæ
è
ç

ö

ø
÷

50 - tsj
ΔN ft

- 1
AzKz

- 1
AnKn

=

æ

è

ç

ç

ç
çç
ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷÷
÷

÷

÷Z塔面 -Zc出上

1.22æ

è
çç

ö

ø
÷÷

1
2gA2

c上
+ Sc上 + 1.352k2(S母 + Sp)

1/2

（32）

由式（31）求解出水母管阀门阻力系数应调整为

Sp=
4ρ2c2

æ

è
ç

ö

ø
÷

50 - tsj
ΔN ft

- 1
AzKz

- 1
AnKn

2

( )Z塔面 -Zc出上 - 1.22æ

è
çç

ö

ø
÷÷

1
2gA2

c上
+ Sc上

1.352k2 -
S母 （33）

主机开机台数分别为 1、3、5、7时，为调整冷却

水量达到节能目的，调整的出水母管阀门阻力系数

与进水温度的关系如图 6所示。系统优化运行时，

主机平均单机供水泵机组能耗为

P̄1
min = P̄min k = 1.35ρgQTminHp

ηpηm
（34）

式中，QTmin为单机推力轴承最小需要冷却水流量，由

式（28）计算。

图7为开机台数为1、3、5、7时单机冷却系统能

耗与进水温度关系，图 8为开机台数为 1、3、5、7时

冷却系统优化运行前后能耗比较，实施变阀优化运

行节能率 20%~78%，主机运行台数越少，进水温度

越低，节能率越高。平均节能 50%~70%，节能效果

明显。以进水温度20 ℃为例，7台机组运行，系统不

优化运行功率 P=25.20 kW，优化运行功率为 Pmin=
7.3 kW，节能71.03%。

5 结 论

本文对大型泵站电机轴承间接供水系统进行

冷却计算与优化运行研究，得到以下结论。

（1）根据实例泵站资料计算出每台电机推力轴

承的发热量为22.85 kW，当油冷却器进出水温差为

2 ℃时，需要冷却水流量为13.22 m3/h。
（2）以进水温度30 ℃为例，主机组开机1台时，

推力轴承瓦温为 38.24 ℃，开机 3、5、7台时，推力轴

承瓦温分别为39.31 ℃、43.42 ℃、47.54 ℃，上升比较

明显。如果要求推力轴承瓦温控制在50 ℃以下，则

当进水温度不高于 32 ℃，开机台数不超过 7台时，

系统能满足冷却供水要求。

（3）冷却供水系统未实施优化运行时，7台主机

图6 系统优化运行时出水母管阀门阻力系数与进水温度关系

图7 不同开机台数平均单机冷却能耗与进水温度的关系

图8 不同开机台数时冷却水系统优化运行前后能耗比较

（下转第60页）
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表2 溧水河流域100年一遇洪水各水深等级影响各类资产分布

水深/m
［0.05，0.5）
［0.5，1）
［1，2）
［2，3）
［3，∞）
合计

受影响人口/万人

0.00
0.00
0.05
0.14
3.28
3.47

淹没面积/km2

0.16
0.26
2.31
5.75

69.86
78.34

淹没农田/hm2

11.00
17.78

187.23
449.84

5 302.74
5 968.59

受影响GDP/万元

328.61
555.42

5 170.29
13 002.94

149 043.71
168 100.97

受影响道路/km
0.06
0.12
1.48
8.52

39.30
49.48

受影响铁路/km
0.00
0.00
0.00
0.85
5.14
5.99

表3 洪水影响统计

乡镇

湖熟街道

赤山湖管委会

郭庄镇

合计

淹没面积/km2

46.89
4.79

26.66
78.34

淹没农田/hm2

3 520.55
352.42

2 095.62
5 968.59

受影响GDP/万元

98 048.61
7 503.92

62 548.44
168 100.97

受影响人口/万人

2.72
0.16
0.59
3.47

受影响道路/km
28.63
1.29

19.56
49.48

受影响铁路/km
1.65
0.00
4.34
5.99

表4 100年一遇洪水直接经济损失估算

居民房屋
损失

56 090.8

家庭财产
损失

80 059.5
农业损失

18 789.4
工业损失

34 839.4
第三产业损失

8 642.8
道路损失

7 608.4
铁路损失

1 333.7
合计

207 364.0

单位：万元

组同时运行时，供水泵机组平均功率为P=25.20 kW。

系统采用变阀调节优化运行后，节能率 20%~78%，

主机运行台数越少，进水温度越低，节能率越高，平

均节能50%~70%，节能效果明显。

参考文献：

［1］ 申剑.大型灯泡贯流泵机组电机通风冷却研究［J］. 流
体机械，2011，39（6）：34-37.

［2］ 邓波，陈坚，周少华，等. 大型立式推力轴承研究现状及

发展趋势［C］//全国大型泵站更新改造研讨暨新技术、

新产品交流大会，2009.
［3］ DIETZ A，GROEGER A，KLINGLER C. Efficiency impro-

vement of small hydroelectric power stations with a
permanent-magnet synchronous generator［C］. IEEE，2011.

［4］ ALMEIDA A B，RAMOS H M. Water supply operation：
diagnosis and reliability analysis in a Lisbon pumping
system［J］. Aqua，2010，59（1）：66-78.

［5］ 问泽杭，张合朋. 泵站技术供水系统的改造途径［J］. 排
灌机械，2003，21（3）：20-22.

［6］ 张继杰. 对泵站技术供水方式的探讨［J］. 广东科技，

2012，21（2）：91.
［7］ 朱红伟，沈朝辉. 淮安四站泵站冷却系统选用［J］. 江苏

水利，2008（8）：36-38.

（上接第51页）
􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕􀤕

60 江 苏 水 利 2022年3月

60


