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NOMENCLATURA

COP: Coefficient Of Performance, coefficiente utilizzato per esprimere la prestazione di un
refrigeratore, definito come il rapporto fra il calore estratto dall’ambiente freddo ed il lavo-
ro meccanico compiuto (vedi pag. 13).

Cryocooler: Refrigeratore operante a temperature criogeniche, cio¢ inferiori ai 120 K.

Cryocooler Gifford-McMahon: Refrigeratore criogenico funzionante secondo il ciclo
termodinamico di Ericsson (vedi pag. 26).

Cryocooler ibrido GM-JT: Refrigeratore criogenico ibrido costituito da un cryocooler
Gifford-McMahon e da uno stadio finale di tipo Joule-Thomson (vedi pag. 28).

Cryocooler Joule-Thomson: Refrigeratore criogenico funzionante in base allo sfruttamen-
to dell’effetto refrigerante di Joule-Thomson (vedi pag. 25).

Cryocooler pulse-tube: Refrigeratore criogenico funzionante sfruttando lo sfasamento fra
I’andamento della fluttuazione di pressione e il moto della colonna di un gas all’interno di
un tubo (vedi pag. 30).

Cryocooler Stirling: Refrigeratore criogenico funzionante secondo il ciclo termodinamico
di Stirling (vedi pag. 28).

Ericsson, Ciclo di: Ciclo termodinamico costituito da due trasformazioni isoterme reversi-
bili e da due trasformazioni isobare reversibili (vedi pag. 13).

HTS: High Temperature Superconductors, materiali superconduttori ad alta temperatura
critica (circa 77 K, temperatura di liquefazione dell’azoto).

Joule-Thomson, Coefficiente di (u,): Coefficiente che esprime 1’effetto termico prodotto
dall’espansione JT di un gas, definito come il rapporto fra la variazione di temperatura e la
variazione di pressione lungo una trasformazione isentalpica (vedi pag. 18).

Joule-Thomson, Espansione di: Trasformazione compiuta da un gas che fluisce attraverso
una valvola di strozzamento senza scambio di calore né lavoro meccanico (vedi pag. 18).

Joule-Thomson, Valvola di: Valvola di strozzamento utilizzata per I’omonima trasforma-
zione di espansione.

Liquefattore Claude: Impianto funzionante secondo il ciclo Claude utilizzato per la lique-
fazione industriale di gas (vedi pag. 23).

LTS: Low Temperature Superconductors, materiali superconduttori a bassa temperatura
critica (circa 4.2 K, temperatura di liquefazione dell’elio).

MagLev: Magnetic Levitation, sistemi utilizzanti magneti superconduttivi ad alto campo
per la levitazione di veicoli. Tale levitazione magnetica consente la compensazione della
quasi totalita del peso del veicolo mediante attrazione o repulsione tra elettromagneti.

Matrice di un rigeneratore: Materiale finemente diviso interno ad un rigeneratore utiliz-

zato come accumulatore temporaneo di calore, e responsabile dello scambio termico col
fluido in due fasi successive di accumulo e rilascio.



Mesh: Unita convenzionalmente usata per esprimere le dimensioni di maglia di una rete
metallica, espressa in numero di fori per pollice quadrato (es. 50 mesh = 50 x 50 fori per
pollice quadrato).

NMR: Nuclear Magnetic Resonance, fenomeno fisico per cui un nucleo atomico dotato di
momento magnetico assorbe energia da un campo magnetico. La NMR ha importanti appli-
cazioni diagnostiche in campo medico.

Periodo di raffreddamento (della matrice): Con riferimento al funzionamento di un rige-
neratore di calore, periodo durante il quale la matrice rilascia il proprio calore al fluido
freddo.

Periodo di riscaldamento (della matrice): Con riferimento al funzionamento di un rigene-
ratore di calore, periodo durante il quale il fluido caldo cede il proprio calore alla matrice.

Potenza refrigerante: Calore estratto dall’ambiente freddo nell’unita di tempo. Nel testo &
indicata col simbolo Wy, per distinguerla dalla potenza elettrica assorbita (W.).

Recuperatore: (vedi Scambiatore recuperativo di calore).

Refrigeratore Joule-Brayton: Impianto simile ad un liquefattore Claude ma utilizzato ai
fini della sola refrigerazione, privo dello stadio finale di Joule-Thomson (vedi pag. 23).

Rigeneratore: (vedi Scambiatore rigenerativo di calore).
Rpm: Revolutions Per Minute, numero di giri al minuto.

Scambiatore recuperativo di calore: Dispositivo in cui un fluido caldo ed uno freddo
scorrono all’interno di due distinti condotti, separati da una parete solida attraverso la quale
il calore ¢ trasferito per conduzione (vedi pag. 34).

Scambiatore rigenerativo di calore: Dispositivo dotato di un solo condotto, attraverso il
quale scorrono alternativamente il fluido caldo e quello freddo. Lo scambio termico ¢ porta-
to a termine in due fasi successive, tramite 1’assorbimento e il rilascio di calore da parte del-
la matrice (vedi pag. 36).

Sistema cryogen-cooled: Sistema utilizzante materiali superconduttori richiedente
I’apporto di fluidi criogenici per il raffreddamento.

Sistema cryogen-free: Sistema utilizzante materiali superconduttori raffreddati per refrige-
razione diretta ad opera di uno o piu cryocooler, senza 1’apporto di fluidi criogenici
dall’esterno.

SMES: Superconducting Magnetic Energy Storage, sistemi di immagazzinamento di ener-
gia magnetica tramite avvolgimenti superconduttivi.

SQUID: Superconducting Quantum Interference Device, sensore superconduttivo di flusso
magnetico, utilizzato anche nelle macchine per la risonanza magnetica (vedi NMR).

Stirling, Ciclo di: Ciclo termodinamico costituito da due trasformazioni isoterme reversibi-
li e da due trasformazioni isocore reversibili (vedi pag. 13).

Volume nocivo: In generale un volume vuoto interno ad una macchina a fluido che ne de-
termina uno scadimento delle prestazioni.






CariToLO 1

LE APPLICAZIONI E LA
CLASSIFICAZIONE DEI CRYOCOOLER

1.1 INTRODUZIONE: APPLICAZIONI TECNOLOGICHE DEI CRYOCOOLER

Nel 1908, H. K. Onnes raggiunse per la prima volta la liquefazione dell’elio e pochi anni
dopo scopri le proprieta superconduttive del mercurio (1911) [1]. Da allora, la tecnologia
per il raffreddamento alle temperature criogeniche si € sviluppata parallelamente alla tecno-
logia della superconduttivita, in aree fondamentali come ’energetica, 1’elettronica, la medi-
cina, la ricerca scientifica e 1’esplorazione spaziale.

Recentemente lo sviluppo di piccoli ed affidabili cryocooler ¢ stato fortemente stimolato
dall’emergere di specifiche applicazioni che richiedono modeste potenze refrigeranti, fra le
quali:

a) Pompe criogeniche per il vuoto spinto (industria dei semiconduttori, camere per la
simulazione dell’ambiente spaziale, acceleratori di particelle);

b) Raffreddamento di sensori (sensori di radiazione infrarossa per la ricerca geologi-
ca, per la visione notturna, per la guida di missili, sensori di raggi gamma per la ri-
cerca astrofisica);

¢) Raffreddamento di componenti elettronici ed altri dispositivi superconduttori (am-
plificatori freddi, SQUID, magneti superconduttivi, SMES);

d) Raffreddamento di campioni e provini per la ricerca scientifica e medica;

e) Raffreddamento degli scudi termici e ricondensazione del liquido criogenico nelle
macchine per la risonanza magnetica (NMR: Nuclear Magnetic Resonance).

Per queste applicazioni, la potenza refrigerante richiesta varia da pochi Watt a 4 K fino
ad alcune decine di Watt ad 80 K. Questi carichi termici sono limitati rispetto alle elevate
potenze richieste negli impianti industriali di liquefazione, per i quali sono stati sviluppati e
progettati grandi refrigeratori basati sui processi di Claude o di Joule-Brayton. In questi im-
pianti, grandi pistoni o turbine sono utilizzati per effettuare I’espansione del fluido refrige-
rante. In tal modo, grazie al processo di espansione quasi isentropico ed all’estrazione di
lavoro meccanico, si raggiungono rendimenti termodinamici molto elevati, che possono ar-
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rivare fino al 30+40% del rendimento teorico previsto dal ciclo ideale di Carnot [2]. D’altra
parte questi sistemi sono troppo complessi per essere convenientemente miniaturizzati, e
riducono drasticamente la loro efficienza al diminuire delle dimensioni dell’impianto. Per
questo motivo i piccoli cryocooler sono sviluppati sulla base di altri principi di funziona-
mento: Stirling, Gifford-McMahon, Joule-Thomson e, piu recentemente, pulse-tube. I rela-
tivi cicli termodinamici di funzionamento permettono la progettazione di cryocooler molto
piu semplici e facilmente miniaturizzabili.

Grazie ad un’elevata affidabilita e semplicita costruttiva, il cryocooler di tipo Gifford-
McMahon ¢ oggi largamente utilizzato, ed ¢ prodotto in una vasta serie di potenze refrige-
ranti. Il suo successo ¢ dovuto principalmente ad una provata affidabilita, alla minima ma-
nutenzione richiesta grazie alla limitata velocita di funzionamento, ed alla tecnologia col-
laudata. Versioni commerciali aventi diverse potenze refrigeranti, temperature di refrigera-
zione e dimensioni sono prodotte e vendute da varie case costruttrici, fra le quali Sumitomo
Heavy Industries [26], Cryomech [27], Leybold [28], ARS [29].

I materiali superconduttori tuttora piu frequentemente utilizzati sono i cosiddetti LTS
(Low Temperature Superconductor), come ad esempio il NbTi (con temperature di utilizzo
dell’ordine dei 4 K) o il Nb3;Sn (con temperature di utilizzo fino a 10 K). Nel 1986 sono sta-
ti scoperti i cosiddetti materiali HTS (High Temperature Superconductor), cio¢ materiali
ceramici che presentano proprieta superconduttive a temperature maggiori [4]. Fra questi
figurano il Bi-2223 (formula chimica Bi,Sr,Ca,Cu;0,¢) oppure il Bi-2212 (formula chimica
Bi,Sr,Ca;Cu,0g). Questi materiali sono tuttora in fase di sviluppo, e sono dotati di caratte-
ristiche tali da presentare applicazioni pratiche per temperature di refrigerazione dell’ordine
dei 10+20 K o superiori.

Uno dei maggiori ostacoli alla diffusione di dispositivi superconduttori commerciali &
stato per molti anni la necessita di utilizzare liquidi criogenici (in particolare elio ed azoto)
per operare il raffreddamento dei materiali. Per molte applicazioni, i magneti supercondut-
tori sono economicamente competitivi con i magneti convenzionali, ma la soluzione super-
conduttiva ¢ stata spesso scartata a causa delle problematiche connesse al trasporto, stoc-
caggio e rifornimento periodico di liquidi criogenici. Recentemente, il grande sviluppo di
piccoli, semplici ed affidabili cryocooler in grado di raggiungere temperature utili di refri-
gerazione inferiori ai 10 K ha permesso lo sviluppo di una nuova generazione di dispositivi
superconduttivi che non richiedono 1’apporto di fluidi criogenici esterni (i cosiddetti sistemi
cryogen-free).

La chiave di volta che ha permesso questo grande sviluppo ¢ stato ’utilizzo di speciali
materiali a transizione magnetica all’interno degli scambiatori di calore di tali refrigeratori,
in grado di determinare un incremento delle prestazioni tale da permettere temperature di
refrigerazione molto inferiori a quelle possibili fino ad alcuni anni fa. Grazie all’utilizzo di
tali materiali sono stati sviluppati e resi disponibili sul mercato piccoli cryocooler di tipo
Gifford-McMahon in grado di raggiungere temperature utili di refrigerazione inferiori ai 4
K con potenze refrigeranti dell’ordine del Watt [3].

Un sistema superconduttivo di tipo cryogen-free non necessita di alcuna conoscenza o
precauzione particolare per essere utilizzato. Una volta connesso alla rete elettrica ed ali-
mentato provvede autonomamente al proprio raffreddamento senza bisogno di alcun appor-
to esterno, risultando, per quanto riguarda semplicita di utilizzo e norme di sicurezza, equi-
valente ad un sistema tradizionale non superconduttivo. I principali vantaggi di un sistema
di tipo cryogen-free rispetto ad un sistema raffreddato con liquidi criogenici sono [5]:



e Minori costi operativi, grazie alla mancata necessita di effettuare rifornimenti pe-
riodici di liquidi criogenici;

e Semplicitd d’uso: non ¢ necessaria alcuna conoscenza specifica particolare per il
funzionamento, basta provvedere all’alimentazione elettrica ed avviare il cryocoo-
ler. 11 sistema assicura un funzionamento autonomo duraturo, senza necessitare di
alcuna manutenzione particolare per migliaia di ore;

e Sicurezza: non essendo necessario 1’utilizzo di fluidi criogenici, si elimina la ne-
cessita di fornire norme di sicurezza e corsi di addestramento particolari per il per-
sonale;

e Compattezza: le dimensioni di un sistema cryogen-free sono generalmente minori
di quelle di un sistema cryogen-cooled, in quanto non ¢ presente il serbatoio di ac-
cumulo per il fluido criogenico di refrigerazione;

e Maggiore flessibilita e facilita di integrazione nell’impianto: un sistema cryogen-
free puo funzionare ovunque sia presente una presa di corrente, senza problemi di
posizionamento del dispositivo in funzione delle manovre necessarie all’approv-
vigionamento e al rifornimento di liquidi criogenici.

Un’innovazione di questo tipo ¢ destinata a rivoluzionare 1’intera panoramica dei disposi-
tivi superconduttivi commercialmente disponibili, ¢ di decretarne la definitiva diffusione.
Le prime macchine per la risonanza magnetica nucleare (NMR), ad esempio, richiedevano
rifornimenti periodici di elio liquido a scadenza mensile. Il primo passo verso
I’eliminazione di questo problema ¢ stato I’introduzione di un piccolo cryocooler Gifford-
McMahon atto a raffreddare opportuni scudi termici alla temperatura di circa 50 K. Tale
soluzione ¢ oggi universalmente utilizzata e permette di estendere il periodo di rifornimento
dell’elio liquido fino ad un anno. Il passo successivo sara quello di utilizzare un cryocooler
in grado di raggiungere una temperatura di refrigerazione di 4 K, e quindi di provvedere
direttamente al raffreddamento dei materiali superconduttori per la risonanza magnetica [6].
In tal modo sara definitivamente risolto il problema dell’approvvigionamento di liquido
criogenico, con i problemi di logistica (produzione e stoccaggio), sicurezza e competenze
tecniche che comporta. In Fig. 1.1 & mostrata una macchina per la NMR.

Fig. 1.1: Macchina per
la risonanza magnetica
nucleare. Grazie all uti-
lizzo di un piccolo cryo-
cooler GM per il raf-
freddamento degli scudi
termici oggi l’intervallo
per il rifornimento di
elio liquido e di circa un
anno. In futuro questo
problema sara definiti-
vamente superato, grazie
alla tecnologia dei si-
stemi cryogen-free [7].




Un’area in cui la tecnologia superconduttiva risulta particolarmente interessante e che
trarra sicuramente grande vantaggio dalla tecnologia dei sistemi cryogen-free ¢ quella dei
magneti ad alto campo. Le aree di applicazione di tali magneti sono le piu disparate (sistemi
a levitazione magnetica MagLev, sistemi SMES per 1’accumulo di energia, sistemi per la
produzione di monocristalli di silicio per 1’industria dei semiconduttori, ecc...). Grazie allo
sviluppo di piccoli cryocooler Gifford-McMahon a due stadi in grado di raggiungere (gra-
zie all’utilizzo di materiali magnetici all’interno dello scambiatore di calore) temperature di
refrigerazione di 4 K, ¢ oggi possibile progettare sistemi cryogen-free in cui il magnete &
raffreddato per contatto diretto col secondo stadio del cryocooler, mentre il primo stadio &
utilizzato per il raffreddamento degli scudi termici.

Per limitare ’apporto di calore per effetto
Joule generato lungo i discendenti di corren-
te, nell’ultimo tratto in prossimita del ma-
gnete si utilizzano materiali superconduttori Cu Lead
HTS. Cio, unitamente all’utilizzo combinato
degli scudi termici, di speciali materiali iso- i
lanti multistrato e del vuoto spinto, permette R emtro | i
di limitare la potenza refrigerante richiesta
alla temperatura di 4 K a meno di un Watt,
rendendo quindi sufficiente I’utilizzo di un
cryocooler Gifford-McMahon per il raffred-
damento autonomo del sistema. In Fig. 1.2 ¢
rappresentato lo schema di un magnete su-
perconduttivo raffreddato con tecnologia
cryogen-free [3]. Un sistema di questo tipo
non necessita di nessun accorgimento parti-
colare per essere utilizzato rispetto ad un si-
stema tradizionale non superconduttivo: ba-  Fig. 1.2: Schema di un magnete supercondutti-
sta collegarlo alla rete elettrica ed avviare il vo cryogen-free [3].
cryocooler.

La recente disponibilita di sistemi di questo tipo apre nuove possibilita applicative ai di-
spositivi superconduttivi che, nonostante la competitivita rispetto agli analoghi dispositivi
di tipo tradizionale, hanno stentato a diffondersi commercialmente a causa soprattutto della
necessita di essere periodicamente riforniti con fluidi criogenici. Nel campo dei sistemi di
accumulo di energia di tipo SMES, ad esempio, ¢ stato recentemente sviluppato un sistema
cryogen-free con un magnete superconduttore in Nb;Sn operante alla temperatura di 10 K.
Per il raffreddamento dell’intero sistema sono utilizzati due cryocooler Gifford-McMahon
aventi una potenza refrigerante di 8 Watt. In Fig. 1.3 ¢ rappresentato uno schema dello
SMES [8].

Per aumentare la competitivita commerciale dei sistemi superconduttori rispetto a quelli
tradizionali si sta cercando di aumentare la temperatura di funzionamento. L’utilizzo dei
nuovi materiali HTS (come ad esempio il Bi-2223 o il Bi-2212) permette di passare da
temperature operative di circa 4 K (nel caso di NbTi) o 10 K (nel caso di Nb;Sn) a tempera-
ture che, nelle applicazioni tecnologiche attuali, sono dell’ordine dei 15+20 K.
L’innalzamento della temperatura operativa di un sistema cryogen-free determina un abbat-
timento dei costi energetici di funzionamento dell’impianto. Infatti, a parita di potenza
meccanica del compressore e quindi di consumo energetico, la potenza refrigerante di un
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cryocooler risulta fortemente dipendente dalla temperatura alla quale essa ¢ prodotta. Un
cryocooler Gifford-McMahon in grado di generare una potenza refrigerante di circa 1 Wy,
alla temperatura di 4 K presenta una potenza di circa 10 Wy, se funzionante a 10 K [8], ri-
sultando la potenza refrigerante crescente all’aumentare della temperatura (*).

Uno sistema SMES cryogen-free con magnete in materiale HTS operante alla temperatu-
ra di 20 K ¢ attualmente allo studio in Giappone grazie ad un progetto finanziato dal NEDO
(New Energy and Industrial Technology Development Organization) che vede coinvolti
vari istituti di ricerca e compagnie (fra cui Toshiba, Fuji Electric, Kobe Steel, Hitachi Ca-
ble, Showa Electric Wire and Cable ecc...) [9].

Un altro progetto allo studio riguarda 1’applicazione dei materiali HTS alla tecnologia
utilizzata nell’industria dei semiconduttori per la produzione di monocristalli di silicio. Tale
progetto € parzialmente finanziato, sempre in Giappone, dal METI (Ministry of Economy,
Trade and Industry) e vede impegnate nello sviluppo Toshiba, Sumitomo Electric Indu-
stries, e Shin-Etsu Handotai [10]. Il sistema sviluppato permette la produzione di monocri-
stalli di silicio con diametro fino a 8 pollici, ed ¢ mostrato in fotografia in Fig. 1.4, mentre
la Fig. 1.5 ne illustra il funzionamento di principio. Per il raffreddamento di ognuno dei due
magneti, il sistema utilizza un singolo cryocooler Gifford-McMahon avente una potenza
refrigerante di circa 10 Wy, alla temperatura di 20 K. La potenza assorbita dal compressore
necessario al funzionamento del cryocooler ¢ di 3.3 kW.. Tale sistema permette un rispar-
mio dei costi energetici di funzionamento di circa il 66% rispetto ad un sistema analogo uti-
lizzante un materiale LTS e funzionante alla temperatura di 4 K.

Fig. 1.3: Schema di un sistema  Fig, 1.4: Sistema per la produzione di monocristalli di
SMES di tipo cryogen-free. Per il silicio per l'industria dei semiconduttori utilizzante

raffreddamento del sistema sono uti- magneti in materiale HTS (Bi-2223). L elevata tempe-
lizzati  due  cryocooler  Gifford- ratura di funzionamento (fino a 20 K) determina un ri-
McMahon aventi una potenza refii- sparmio energetico di circa il 66% rispetto alla solu-
gerante di 8 Watt a 10 K. Il raffred- zione analoga utilizzante materiali LTS operanti alla
damento del magnete avviene per temperatura di 4 K [10].

contatto diretto [8].

(*) Nel seguito si utilizzano rispettivamente i simboli Wy, e W, con riferimento alla potenza
refrigerante prodotta dal cryocooler (calore estratto dall’ambiente freddo nell’unita di
tempo) ed alla potenza elettrica assorbita.



Un altro campo di utilizzo della tecnologia dei magneti superconduttivi ¢ rappresentato
dai sistemi a levitazione magnetica (MagLev). Anche in questo campo si sta sperimentando
I’applicazione congiunta della tecnologia cryogen-free e dei materiali HTS, al fine di abbat-
tere 1 costi operativi. La fotografia in Fig. 1.6 mostra una linea MaglLev sperimentale della
lunghezza di 20 km presente in Giappone. Il convoglio ¢ in grado di viaggiare alla velocita
di 550 km/h [7].

Fig. 1.5: Schema di funzionamento del magnete Fig. 1.6: Treno a levitazione magnetica
per la produzione di monocristalli di silicio [11]. MagLev [7].

In definitiva, la tecnologia dei sistemi superconduttivi cryogen-free ¢ oggi matura ed ¢
gia utilizzata in molte applicazioni scientifiche ed industriali. Se saranno resi disponibili sul
mercato materiali superconduttori HTS a costi comparabili con quelli dei materiali LTS, la
complessita ed i costi operativi di questi sistemi diminuira ulteriormente fino a diventare
economicamente convenienti rispetto ai tradizionali sistemi non superconduttivi in molti
ambiti tecnologici, determinandone la definitiva diffusione commerciale [6].

1.2 LA CLASSIFICAZIONE DEI CRYOCOOLER

Un cryocooler ¢ un refrigeratore criogenico, cio¢ un dispositivo atto a produrre una refri-
gerazione ad una temperatura inferiore ai 120 K. All’interno di questa categoria rientra una
vasta serie di dispositivi, caratterizzati da diverse modalita di funzionamento, potenze e
temperature di refrigerazione. Col termine di cryocooler ci si riferisce quindi ad una classe
di apparecchi le cui dimensioni e forme costruttive sono le piu disparate, cosi come sono
diverse le caratteristiche richieste da un grande impianto di liquefazione industriale rispetto
alle esigenze di raffreddamento di un sensore o di un componente elettronico.

Per avere una visione globale della produzione attuale di cryocooler, ¢ possibile classifi-
care questa vasta serie di dispositivi in base ai diversi parametri che ne caratterizzano il
funzionamento. Nella classificazione seguente i parametri considerati sono [12]:

e latemperatura di refrigerazione (in generale compresa fra 0 K e 120 K);

e lapotenza refrigerante (dalle frazioni di Wy, alle decine di kWy,);

e il tipo di funzionamento (rotativo, alternativo o ibrido);



e il tipo di scambiatore di calore utilizzato (recuperativo o rigenerativo);
e la modalita di regolazione del flusso di fluido refrigerante (tramite variazioni di vo-
lume o per mezzo di valvole).

La temperatura di refrigerazione

A seconda del tipo di cryocooler e dell’utilizzo considerato, la temperatura di refrigera-
zione ¢ in generale compresa fra 0 K e 120 K. Ai fini della classificazione si ¢ soliti divide-
re tale banda di temperature in sei livelli [12]:

1. Livello 1: 60+120 K iv. Livello 4: 4+-10 K
ii. Livello 2: 2060 K v. Livello 5: 1-4 K
ii.  Livello 3: 1020 K vi. Livello 6: meno di 1 K

La potenza refrigerante

La potenza refrigerante di un cryocooler ¢ strettamente legata alla relativa temperatura di
refrigerazione, per cui € sempre espressa con riferimento ad essa. Le usuali temperature di
riferimento sono 1 K, 4 K, 20K, 80 K ¢ 120 K, le quali corrispondo approssimativamente
alle temperature di liquefazione a pressione atmosferica dell’elio (4 K), dell’idrogeno (20
K), dell’azoto (80 K) e del metano (120 K). La classificazione dei cryocooler in base alla
potenza refrigerante ¢ mostrata in Tab. 1.1.

Tab. 1.1: Classificazione dei cryocooler in base alla potenza refiigerante e alla relati-
va temperatura di refrigerazione [12].

Potenza refrigerante

lassificazi
Classificazione 1K 4K 20K 80 K 120 K
Micro (per il raffred-
damento di componenti - - <0.25 Wy, <1 W Wy <1.5 Wy,

elettronici)

Mini (potenza limitata
per applicazioni elet- - <0.5 Wy, <2 Wy, <8 Wy, <12 Wq
troniche o strumenti)

Piccoli (per laboratori
scientifici e dispositivi
superconduttivi  com-
merciali)

<1 Wy, <10 Wy, <100 Wy, <0.8kWy  <1.2kWy

Intermedi (piccoli im-
pianti di liquefazione e
dispositivi  supercon-
duttivi industriali)

<25 Wy <100 Wy, <1 kW, <15 kW, <25 kWy,

Grandi (impianti di li-

quefazione industriali) 225 Wi =100 Wa - >1kWa 15 kW, 25 kW,




Il tipo di funzionamento (rotativo o alternativo)

Un cryocooler in generale comprende un compressore ¢ un’unita di espansione (vedi
schema in Fig. 1.7). Entrambi possono essere di tipo rotativo o alternativo, oppure apparte-
nere a categorie diverse [12].

Macchine rotanti. A parita di dimen-

sioni e peso elaborano grandi flussi vo- Compressore Espansore
lumetrici grazie alla capacita di operare

a velocita elevate. Sono relativamente T
poco efficienti se miniaturizzate, mentre l

ottengono rendimenti molto elevati
all’aumentare delle dimensioni e della
velocita operativa. Sono poco adatte a
lavorare in condizioni diverse da quelle

ottimali di progetto, per cui risultano Scambiatore di calore

indicate soprattutto per un utilizzo con-

tinuo e stabile. Data 1’assenza di super- e == !
. .. . [ Temperatura Temperatura di

fici striscianti, la loro affidabilita e du- ambiente refigerazione

rata risulta molto elevata.

Tali sistemi sono utilizzati soprattutto
nei grandi impianti di liquefazione in-
dustriali, dove sono richieste elevatis-
sime potenze ed alta efficienza, e dove le condizioni di funzionamento sono stazionarie.

Fig. 1.7: Schema di principio di un cryocooler.

Macchine alternative. In termini di efficienza operativa, risentono meno della dimensio-
ne di scala possono quindi essere piu facilmente miniaturizzate, fermo restando che
I’influenza delle perdite meccaniche e termiche sull’efficienza globale risulta crescente al
diminuire delle dimensioni dell’impianto.

Possono operare su una larga gamma di pressioni e funzionare anche in condizioni lonta-
ne da quelle ottimali di progetto. Per minimizzare attrito e usura, devono operare a bassi
regimi di rotazione, spesso un ordine di grandezza inferiori rispetto alle macchine rotanti. A
parita di portata volumetrica elaborata, presentano quindi dimensioni e pesi maggiori. Il
gran numero di parti in movimento e superfici striscianti comporta inoltre una minore affi-
dabilita e durata.

Macchine ibride. Frequentemente, specie per le fasce di potenza non elevate, si sceglie
una combinazione di compressore alternativo ed espansore rotativo. Il processo di espan-
sione di un gas ¢ infatti notevolmente piu semplice da ottenere rispetto alla compressione.
In una turbina, il gas si porta spontaneamente ad un minore livello energetico. In un com-
pressore rotativo bisogna invece utilizzare complicati accorgimenti aerodinamici per incre-
mentare la pressione del gas contro la sua naturale tendenza. Lo stesso incremento di pres-
sione si puo ottenere in modo piu semplice con un compressore alternativo, raggiungendo
rapporti di compressione molto maggiori.

11 tipo di scambiatore di calore (recuperatore o rigeneratore)
Gli scambiatori di calore sono elementi fondamentali per ogni tipo di cryocooler. Posso-
no essere divisi in due categorie: recuperatori e rigeneratori [12].



Uno scambiatore di calore di tipo recuperativo ¢ un dispositivo in cui sono previsti due
distinti condotti, rispettivamente per il fluido caldo e quello freddo. I flussi sono separati da
una parete solida, attraverso la quale il calore ¢ trasferito per conduzione. A seconda dei
casi 1 fluidi possono scorrere in modo continuo o periodico. In Fig. 1.8 ¢ mostrato lo sche-
ma di un recuperatore di calore funzionante in controflusso.

Uno scambiatore di calore di tipo rigenerativo ¢ invece dotato di un solo condotto, attra-
verso il quale scorrono alternativamente il fluido caldo e quello freddo. La matrice del rige-
neratore, composta da un fine aggregato di maglie metalliche o microsfere, puo essere pen-
sata come un serbatoio che alternativamente accumula e rilascia calore, mentre lo scambio
termico fra i due flussi € portato a termine in due fasi successive. In Fig. 1.9 ¢ mostrato lo
schema di un rigeneratore di calore.

housing

copper perforated : spacer
plate retainer
Fig. 1.8: Schema di uno scambiatore
di calore di tipo recuperativo funzio-
nante in controflusso [13]. Fig. 1.9: Schema di un rigeneratore di calore [15].

Entrambi i tipi di scambiatori possono essere usati sia in controflusso, vale a dire con il
fluido caldo e quello freddo che scorrono in direzioni opposte, che in equiflusso. Il funzio-
namento in controflusso comporta un’efficienza di scambio termico molto maggiore.

11 tipo di scambiatore di calore utilizzato, rigenerativo o recuperativo, ¢ una caratteristica
fondamentale che identifica la particolare famiglia di appartenenza della macchina. Fra i
cryocooler che utilizzano uno scambiatore di calore di tipo rigenerativo figurano le macchi-
ne di tipo Gifford-McMahon e Stirling. Fra quelli che utilizzano un recuperatore figurano
invece le macchine di tipo Joule-Thomson, Brayton e Claude. Esistono poi soluzioni ibride
(come il cryocooler GM/JT o il cryocooler Stirling/JT) che utilizzano sia un recuperatore
che un rigeneratore di calore.

La modalita di regolazione del flusso

Un’altra caratteristica chiave ai fini della classificazione dei cryocooler ¢ il modo in cui il
flusso del fluido refrigerante ¢ regolato: tramite variazioni di volume o per mezzo di valvo-
le [12]. Tutte le macchine recuperative utilizzano valvole, quindi la classificazione in base
alla modalita di regolazione del flusso si riferisce ai soli cryocooler di tipo rigenerativo. In
particolare si parla di macchine di tipo Stirling quando il flusso ¢ controllato mediante va-
riazioni di volume (come per il cryocooler Stirling o il cryocooler Vuilleumier), mentre le
macchine di tipo Ericsson sono quelle che utilizzano valvole per la regolazione del flusso (&
questo il caso del cryocooler Gifford-McMahon).

La distinzione fra macchine che utilizzano valvole o meno ¢ fondamentale, ed ha un pro-
fondo impatto sul progetto, sul funzionamento e sulle caratteristiche del cryocooler consi-
derato. La Fig. 1.10 mostra uno schema riassuntivo della classificazione dei cryocooler in
base al tipo di scambiatore di calore utilizzato ed alla modalita di regolazione del flusso.
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Fig. 1.10: Schema riassuntivo della classificazione dei cryocooler in base al tipo
di scambiatore di calore utilizzato e della modalita di regolazione del flusso [16].

1.3 LO SCOPO DELLA RICERCA

All’interno della vasta serie di cryocooler presentata, la classe dei piccoli cryocooler ¢

stata recentemente oggetto di grande interesse e sviluppo. L’utilizzo di materiali a transi-
zione magnetica all’interno dello scambiatore di calore di questi dispositivi ha esteso note-
volmente verso il basso le temperature di refrigerazione, fino a portare all’attuale disponibi-
lita commerciale di cryocooler di tipo Gifford-McMahon in grado di fornire una potenza
refrigerante dell’ordine del Wy, ad una temperatura di circa 4 K (Sumitomo Heavy Indu-
stries, Cryomech, Leybold, ARS) [26; 27; 28; 29]. Cio ha permesso la progettazione di si-
stemi di tipo cryogen-free che si basano solamente sull’utilizzo di uno o piu cryocooler per
il raffreddamento diretto dei materiali superconduttori, senza la necessita di apporti periodi-
ci di fluidi criogenici dall’esterno. La Fig. 1.11 mostra il diagramma del calore specifico di
alcuni dei materiali magnetici attualmente piu utilizzati. Essi presentano un picco del calore
specifico a temperature inferiori ai 10 K, cosa che permette un incremento dell’efficienza
dello scambiatore rigenerativo di calore, e quindi un aumento della potenza refrigerante dei
cryocooler, alle basse temperature.
Con la recente introduzione dei materiali HTS (come Bi-2223, Bi-2212 ecc...) che presen-
tano proprieta superconduttive a temperature maggiori, € diventato di particolare interesse
ai fini delle applicazioni pratiche I’intervallo di temperature che va da 10 K a 20 K. La sco-
perta di materiali magnetici aventi temperature di transizione comprese in questa fascia di
temperature ha aperto la strada alla loro sperimentazione all’interno degli scambiatori rige-
nerativi di calore, allo scopo di incrementare le prestazioni dei cryocooler a tali temperatu-
re. In Fig. 1.12 ¢ rappresentato il diagramma del calore specifico di un nuovo materiale ma-
gnetico prodotto nei laboratori della Toshiba, la cui formula chimica ¢ Er(Nig75C0¢.925)2-
Tale materiale presenta un picco del calore specifico pari a ben 2.67 J/em’K alla temperatu-
radi 15.6 K.
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Fig. 1.11: Calori specifici di alcuni dei materiali magnetici attualmente utilizzati [17].
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Fig. 1.12: Calore specifico del materiale Er(Ni 975C09.925)2.
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L’attivita di ricerca descritta in questo testo ¢ stata svolta in virtu di una collaborazione
fra il Dipartimento di Ingegneria Elettrica dell’Universita di Bologna, il Department of En-
ergy Sciences del Tokyo Institute of Technology, ed il Superconductivity Application Te-
chnology Group della Toshiba Corporation.

L’oggetto di studio ¢ stato un cryocoo-
ler sperimentale di tipo Gifford-McMahon
a due stadi di refrigerazione, atto a fun-
zionare a temperature comprese fra 10 K e
20 K. La fotografia in Fig. 1.13 mostra il
modello di cryocooler utilizzato negli e-
sperimenti. Lo scopo ¢ stato quello di in-
crementare la potenza refrigerante del
cryocooler mediante I’impiego del mate-
riale magnetico Er(Nig75C0¢925), all’in-
terno del secondo rigeneratore di calore.

E da notare che 1’utilizzo dello scambia-
tore di calore di tipo rigenerativo € comu-
ne alla maggior parte dei piccoli cryocoo-
ler. Cio significa che, benché le prove spe-
rimentali riportate in questo testo siano
state eseguite solo su un cryocooler di tipo
Gifford-McMahon, ¢ ragionevole suppor-
re che analoghi miglioramenti delle pre-
stazioni possano essere riscontrati anche
per gli altri tipi di cryocooler che utilizza-
no lo stesso tipo di scambiatore di calore
(come Stirling e pulse-tube).

Fig. 1.13: Il cryocooler sperimentale della
Toshiba utilizzato negli esperimenti [7].
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CAPITOLO 2

I CICLI TERMODINAMICI

2.1 IL COEFFICIENTE DI PERFORMANCE (COP)

Lo scopo di un refrigeratore ¢ sottrarre una quantita di calore O, ad un corpo avente una
temperatura 7, inferiore a quella ambientale. Il secondo principio della termodinamica (nel-
la formulazione di Clausius) impone che per eseguire tale operazione, un certo lavoro mec-
canico W debba essere compiuto su di un fluido in ciclo chiuso. Durante il ciclo, il fluido
assorbe il calore Q. dalla sorgente fredda e rilascia una quantita di calore Q), = (Q. + W) alla
sorgente calda (ambiente esterno). L’efficienza di questa operazione ¢ espressa dal coeffi-
ciente di prestazione (COP: Coefficient Of Performance), definito come il rapporto fra il
calore estratto dall’ambiente freddo ed il lavoro meccanico compiuto [18]:

_9
cop=—: @.1)

2.2 1 CICLI IDEALI REVERSIBILI: CARNOT, ERICSSON, STIRLING

Il massimo valore del COP ¢ ottenibile seguendo un ciclo termodinamico reversibile,
come quello di Carnot. Tale ciclo ¢ rappresentato in Fig. 2.1 su un diagramma temperatura-
entropia. Gli scambi di calore fra il fluido e le sorgenti alle temperature 7, e 7}, avvengono
lungo trasformazioni isoterme reversibili, mentre le fasi di compressione e di espansione
sono trasformazioni adiabatiche reversibili (e quindi isentropiche).

Nel diagramma 7' — S, le quantita di calore scambiato con le sorgenti ad alta e bassa tem-
peratura sono rappresentate dalle aree sottostanti le linee che rappresentano le relative tra-

sformazioni, essendo Q = '[5 0= I TdS . Inoltre, il lavoro meccanico W compiuto sul flui-
do durante un ciclo ¢ rappresentato dall’area interna al ciclo stesso, essendo per il primo
principio della termodinamica W = §(dU +5Q): jSEQ Da cio si deduce che il massimo

COP ottenibile da un refrigeratore ideale operante secondo il ciclo di Carnot fra le tempera-
ture T, e T}, risulta:

T
cop, =—-¢
— 2.2)

max

h c
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In Fig. 2.2 ¢ rappresentato I’inverso del COP nel caso teorico di ciclo ideale di Carnot in
funzione della temperatura di refrigerazione 7, essendo 7, = 300 K. Si noti che, pur nel ca-
so teorico di ciclo reversibile, per sottrarre 1 Wy, a 25 K sono necessari 11 Wy, che diven-
tano 29 W, per sottrarre 1 Wy, a 10 K, oppure 74 W, per sottrarre 1 Wy, a 4 K (*).
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Fig. 2.1: Ciclo di Carnot rappresentato

su u diagramma T — S. . . ) Lo
Fig. 2.2: Lavoro meccanico teorico richiesto nel

caso di ciclo ideale di Carnot per generare 1 Wy,
di refrigerazione alla temperatura T, [12].

Per un cryocooler operante ad una temperatura criogenica (7, < 120 K), risulta pratica-
mente impossibile operare fra i livelli di pressione previsti dal ciclo di Carnot. Infatti, il
rapporto di compressione richiesto supererebbe largamente le attuali limitazioni meccani-
che e tecnologiche. Come mostrato in Fig. 2.3, alcune modifiche al ciclo di Carnot permet-
tono di superare questo ostacolo, riducendo notevolmente il rapporto di compressione ri-
chiesto senza diminuire ’efficienza termodinamica ideale.

Per ridurre il valore dell’alta pressione (punto 4 in Fig. 2.3) ad un valore ragionevole, le
trasformazioni isentropiche di compressione ed espansione del ciclo di Carnot sono sosti-
tuite da trasformazioni isocore reversibili (ciclo di Stirling: punti 1— 2 — 3" — 4") oppure
isobare reversibili (ciclo di Ericsson: punti 1 — 2 — 3" —4").

Come mostrato in Fig. 2.3, questi nuovi cicli permettono 1’estrazione della stessa quantita

2
di calore Q. = ..-1 TdS (area tratteggiata) rispetto al ciclo di Carnot di origine con lo stesso

lavoro meccanico richiesto (I’area racchiusa nel ciclo termodinamico resta infatti costante).
Cio significa che il COP relativo a questi cicli reversibili ¢ uguale a quello raggiungibile
dal ciclo di Carnot.

(*) I pedici th e m indicano rispettivamente la potenza refrigerante prodotta e la
14 potenza meccanica richiesta.
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D’altra parte, per seguire una trasformazione isocora (Stirling) o isobara (Ericsson) ¢ ne-
cessario uno scambio di calore a temperatura variabile fra il fluido e ’ambiente esterno. Ta-

le scambio di calore (paria Q = I TdS') ¢ rappresentato sul diagramma 7 — S dall’area sot-
tostante le linee 2 — 3" e 4" — 1 per il ciclo di Stirling, oppure 2 — 3" ¢ 4" —1 per il

ciclo di Ericsson.
Per un gas perfetto si ha [20]:

dH =C,dT =TdS+Vdp (2.3)
dU=C,dT =TdS - pdV (2.4)
da cui si ottiene:
e per una trasformazione isobara (dp = 0): ar _ds
r cC,
e  per una trasformazione isocora (dV = 0): dTT = ?;—S
4

Da queste relazioni si deduce che sul diagramma 7 — S le curve che rappresentano le tra-
sformazioni isobare e isocore per un gas perfetto sono parallele ed aventi pendenza pari ri-
spettivamente a 7/C, e T/Cy. Cio significa che le quantita di calore scambiato durante le tra-
sformazioni 2 —» 3" ¢ 4" —1 oppure 2 —>3" ¢ 4" — 1, sono uguali ed opposte in segno.
Quindi, per seguire un ciclo di tipo Stirling o Ericsson ¢ sufficiente utilizzare un recuperato-
re di calore (nel caso di flusso continuo) oppure un rigeneratore di calore (nel caso di flusso
alternato) per effettuare il trasferimento energetico diretto fra il fluido che passa dalla tem-
peratura di refrigerazione alla temperatura ambiente e quello che viceversa passa dalla tem-
peratura ambiente alla temperatura di refrigerazione.
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2.3 I PRINCIPI DI FUNZIONAMENTO DEI CRYOCOOLER

I due principali tipi di piccoli cryocooler che seguono i cicli di Ericsson e di Stirling sono
rispettivamente il cryocooler Gifford-McMahon e il cryocooler Stirling.

11 cryocooler Gifford-McMahon

Il cryocooler di tipo Gifford-McMahon ¢ progettato per funzionare secondo il ciclo di E-
ricsson (trasformazioni isobare). Come mostrato schematicamente in Fig. 2.4, i due condot-
ti di alta e bassa pressione di un compressore sono alternativamente messi in comunicazio-
ne con un cilindro tramite due valvole di immissione ed emissione. All’interno del cilindro
¢ presente uno scambiatore di calore di tipo rigenerativo in moto sincronizzato con
I’apertura e la chiusura delle valvole.
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! Heat exchanger
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Fig. 2.4: Principio di funzionamento di un cryocooler di tipo Gifford-McMahon [21]:
Fase 1: immissione del gas ad alta pressione;
Fase 2: preraffreddamento isobaro;
Fase 3: espansione isoterma;
Fase 4: riscaldamento isobaro ed espulsione.

16



Il processo di funzionamento del cryocooler puo essere diviso in quattro fasi:

Fase 1. 1l pistone si trova al punto morto inferiore, la valvola di emissione ¢ chiusa,
quella di immissione ¢ aperta. Il gas ad alta pressione entra nella camera supe-

riore a temperatura ambiente (punto 4" in Fig. 2.3).

Fase 2. La valvola di immissione resta aperta, mentre il pistone si muove verso 1’alto.
Il gas ad alta pressione fluisce attraverso il rigeneratore, subisce una trasfor-
mazione di raffreddamento isobaro, e riempie la camera inferiore a bassa tem-

peratura (trasformazione 4" — 1 in Fig. 2.3).

Fase 3. 1l pistone si trova al punto morto superiore, la valvola di immissione ¢ chiusa,
quella di emissione si apre, ponendo il cryocooler in comunicazione col tubo a
bassa pressione del compressore. Il gas presente nella camera inferiore subi-
sce un’espansione; 1’effetto refrigerante ottenuto puo essere utilizzato per il
raffreddamento dell’ambiente a bassa temperatura, cosi che si pud supporre
che I’espansione avvenga a temperatura costante (trasformazione 1—2 in

Fig. 2.3).

Fase 4. La valvola di emissione rimane aperta, mentre il pistone si muove verso il
basso. Il gas a bassa pressione fluisce attraverso il rigeneratore, viene riscalda-
to a pressione costante, e riempie nuovamente la camera superiore a tempera-

tura ambiente (trasformazione 2 — 3" in Fig. 2.3).

Nel compressore ¢ presente un opportuno circuito di raffreddamento, per cui si puo sup-

porre che in esso il gas subisca una compressione isoterma alla temperatura ambiente.

Il cryocooler Stirling
Il cryocooler di tipo Stirling ¢ progettato per fun-
zionare secondo il ciclo omonimo (trasformazioni
isocore). In Fig. 2.5 & rappresentato schematicamente
il principio di funzionamento. In un cilindro scorrono
due pistoni contrapposti, fra i quali & presente un ri-
generatore di calore. La camera di compressione ¢
mantenuta alla temperatura ambiente, mentre la ca-
mera di espansione si trova alla temperatura di refri-
gerazione.
Il processo di funzionamento del cryocooler puo
essere diviso in quattro fasi:
Fase 1. 1l pistone di espansione ¢ tenuto adia-
cente al rigeneratore, mentre il pistone
di compressione si muove verso sinistra
operando una compressione isoterma
del fluido. Il lavoro di compressione W,
¢ trasferito al gas, mentre il calore Q, ¢
rilasciato all’ambiente (trasformazione
3" > 4' in Fig. 2.3).
Fase 2. Entrambi i pistoni vengono mossi si-
multaneamente verso sinistra, cosi che
il fluido viene trasferito dalla camera di
compressione a quella di espansione a
volume costante. Passando attraverso il

T

Fig. 2.5: Principio di funzionamen-
to di un cryocooler Stirling [21]:

Fase 1:
Fase 2:
Fase 3:
Fase 4:

compressione isoterma,
raffreddamento isocoro;
espansione isoterma,
riscaldamento isocoro.
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rigeneratore, il gas viene raffreddato dalla temperatura ambiente alla tempera-
tura di refrigerazione (trasformazione 4’ — 1 in Fig. 2.3).

Fase 3. I pistone di compressione ¢ tenuto adiacente al rigeneratore, mentre il pistone
di espansione continua il suo moto verso sinistra operando I’espansione del
gas. L’effetto refrigerante O, pud essere utilizzato, cosi che si pud supporre
che I’espansione avvenga a temperatura costante (trasformazione 1— 2 in
Fig. 2.3).

Fase 4. Entrambi i pistoni vengono ora mossi simultaneamente verso destra in modo
da trasferire il gas espanso dalla camera di espansione a quella di compressio-
ne a volume costante. Attraverso il rigeneratore, il gas viene riscaldato dalla
temperatura di refrigerazione alla temperatura ambiente (trasformazione
2 — 3' in Fig. 2.3). Teoricamente, il calore rilasciato dal rigeneratore al flui-
do equivale a quello precedentemente accumulato durante la fase di raffred-
damento isocoro.

L’espansione di Joule-Thomson
L’espansione di un gas attraverso una valvola di strozzamento senza scambio di calore né
lavoro meccanico € un processo isentalpico. Cio € conseguenza del primo principio della
termodinamica per un sistema aperto, il quale con riferimento alle grandezze specifiche per
unita di massa fluente (denotate con le lettere minuscole) risulta [20]:
q=0
Ah=qg—-w; 0 = Ah=0 (2.5

w =

dove per i segni si ¢ rispettata la convenzione termodinamica, secondo la quale il calore ¢
positivo quando ¢ entrante nel sistema mentre il lavoro ¢ positivo quando ¢ fatto dal siste-
ma. Tale espansione isentalpica ¢ chiamata espansione di Joule-Thomson.

La variazione di entalpia di un gas reale pud essere in generale espressa come [20]:

ov
dh=c dT+|\v-T|—| |4
¢, {v [aTjj Ip (2.6)

Da tale espressione si pud determinare il rapporto fra la variazione di temperatura e la va-
riazione di pressione durante 1’espansione. Questo rapporto ¢ detto coefficiente di effetto
Joule-Thomson [20]:

. _(GTJ 1 {T(avj v} o
h | AL - a7 - :
), ¢, or ),

Per un gas perfetto, per il quale vale I’equazione di stato pv = RT, si ha (6v/0T), = v/T da
cui &, = 0. Non vi ¢ quindi alcun effetto refrigerante associato all’espansione isentalpica di
un gas perfetto. Per un gas reale, invece, y, ¢ in generale diverso da zero e puod assumere
valori negativi o positivi. Cio ¢ rappresentato nella Fig. 2.6, in cui le linee a entalpia costan-
te per un gas reale sono tracciate su un diagramma temperatura-pressione. La linea in neret-
to, detta curva di inversione, rappresenta gli stati termodinamici per i quali &, = 0. A segui-

to di un’espansione Joule-Thomson, all’interno di tale linea si ha un effetto refrigerante (u,
> (), mentre all’esterno si ha un aumento di temperatura del gas (u;, < 0). In figura & rappre-
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sentata anche la temperatura
massima di inversione, cio€
quella temperatura (caratteri-
stica di ogni gas) al di sopra
della quale non ¢ possibile ot-
tenere un effetto refrigerante
per mezzo di un’espansione di
Joule-Thomson. In Tab. 2.1
sono riportate le temperature
massime di inversione di alcu-
ni comuni fluidi criogenici.

Si noti che alla temperatura
ambiente 1’espansione dei gas
neon, idrogeno ed elio non de-
termina alcun effetto refrige-
rante. Per essere utilizzati in
una valvola di Joule-Thomson gt
questi gas devono quindi esse- Presaire

re preraffreddati al di sotto del-
le relative temperature di in- Fig. 2.6: Curva di inversione Joule-Thomson [21].

Maximun inversion temperature

isenthalps

Temperature

[/

\ Inversion

curve

versione.

Tab. 2.1: Massima temperatura di inversione Joule-Thomson per alcuni comuni fluidi criogenici [1].

Ossigeno  Argon  Azoto Aria Neon Idrogeno Elio

Tmax inv

893 794 621 603 260 205 51
[K]

L’espansione di Joule-Thomson ¢ fondamentalmente un processo irreversibile, per cui il
COP di un refrigeratore che utilizza tale trasformazione ¢ limitato. Nonostante cio, tale so-
luzione ¢ piuttosto diffusa a causa della sua semplicita di funzionamento ¢ all’assenza di
parti in movimento a bassa temperatura.

In Fig. 2.7 & rappresentato un tipico ciclo frigorifero che utilizza un’espansione di Joule-
Thomson. Il gas ad alta pressione ¢ preraffreddato (1 — 2) dal gas a bassa pressione
(4 — 5) in uno scambiatore recuperativo di calore in controflusso. Se lo scambiatore ¢ op-
portunamente dimensionato, cosi che la temperatura 7, ¢ sufficientemente bassa, a seguito
dell’espansione attraverso la valvola di strozzamento si ottiene uno stato bifase liquido-
vapore in equilibrio alla temperatura di refrigerazione 7, e alla relativa pressione di ebolli-
zione BP (punto 3). Quindi, la temperatura di refrigerazione 7, ¢ determinata dal valore del-
la bassa pressione. L’effetto refrigerante si ottiene grazie all’evaporazione della frazione di
liquido (3 > 4).

Applicando la (2.5) al sistema aperto interno alla linea tratteggiata in figura 2.7, si ha che,
nell’ipotesi in cui lo scambiatore di calore sia perfettamente isolato dall’ambiente esterno,
la potenza refrigerante specifica per unita di massa fluente (g¢.) ¢ data dalla differenza fra
I’entalpia specifica del gas ad alta e a bassa pressione al lato caldo dello scambiatore [21].
Per uno scambiatore di calore ideale la differenza di temperatura fra il gas ad alta e a bassa

19



pressione ¢ nulla, quindi la massima potenza refrigerante teorica ¢ data dalla variazione iso-
terma dell’entalpia fra i due livelli di pressione alla temperatura ambiente 7,:

qc max (Ah)T{7 (28)

Per una data bassa pressione (che spesso corrisponde alla pressione atmosferica), la mas-
sima potenza refrigerante specifica ¢ una funzione del valore dell’alta pressione, ed esiste
un valore ottimo, caratteristico di ogni gas, che massimizza tale potenza. La Fig. 2.8 rappre-
senta I’andamento della potenza refrigerante specifica al variare dell’alta pressione per i gas
azoto e argon, che sono comunemente usati per temperature di refrigerazione attorno agli
80 K.
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Fig. 2.7: Schema e ciclo termodinamico di funzionamen- PRESSURE (MPo)

to di un refrigeratore Joule-Thomson [21]. Fig. 2.8: Potenza refrigerante specifi-

ca di JT dell’azoto e dell’argon [21].

2.4 LE INEFFICIENZE E LE PERDITE PARASSITE

A causa delle inefficienze e delle perdite parassite, il funzionamento reale dei cryocooler
avviene in modo piuttosto diverso dal funzionamento ideale descritto precedentemente, e le
prestazioni risultanti sono notevolmente inferiori a quelle teoriche. Le cause principali di
inefficienze e perdite parassite sono:

i. il moto armonico del pistone;

ii. 1 volumi nocivi;

iii. le cadute di pressione;

iv. le trasformazioni di compressione ed espansione non isoterme;

v. l’inefficienza dello scambiatore di calore;

vi. le perdite termiche parassite.
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Il moto armonico del pistone

Nel funzionamento del cryocooler Stirling ideale, il moto dei pistoni di compressione ed
espansione ¢ discontinuo, in modo da ottenere una trasformazione perfettamente isocora
durante il trasferimento del fluido attraverso il rigeneratore. Nei cryocooler Stirling reali, i
pistoni si muovono con moto continuo armonico, con il pistone di espansione in anticipo
sul pistone di compressione di un angolo di circa 90°, in modo da approssimare il moto re-
lativo teorico. La risultante sovrapposizione parziale del moto dei due pistoni determina una
deformazione del diagramma ideale di lavoro e una perdita di efficienza.

I volumi nocivi

Nel caso di funzionamento ideale si suppone che il gas venga completamente espulso
dalla camera fredda e dal rigeneratore quando subisce la compressione. In realta, la presen-
za di volumi nocivi comporta la perdita di parte del lavoro di compressione. La riduzione
dei volumi vuoti all’interno dello scambiatore di calore ¢ quindi importante, ma ¢ limitata
in pratica dall’esigenza di avere un’ampia superficie di scambio termico con una limitata
caduta di pressione attraverso il rigeneratore. Considerazioni analoghe possono essere fatte
con riferimento alla fase di espansione del gas.

Le cadute di pressione

La caduta di pressione attraverso il rigeneratore determina una diminuzione della varia-
zione di pressione nella camera di espansione rispetto alla variazione di pressione che si ha
nella camera di compressione. Cio determina una riduzione dell’effetto refrigerante rispetto
al lavoro di compressione, ¢ quindi una riduzione del COP.

Le trasformazioni non isoterme

Nel caso ideale, le trasformazioni di compressione ed espansione sono assunte reversibili
ed isoterme. Nelle macchine reali, durante queste trasformazioni il gas subisce grandi va-
riazioni di temperatura a causa della rapidita di funzionamento e della limitata superficie di
scambio termico, e cid determina una notevole perdita di efficienza. Quando ¢ tecnologi-
camente possibile, si utilizza uno scambiatore di calore per migliorare lo scambio termico
fra il fluido circolante e gli ambienti caldo e freddo.

L’inefficienza dello scambiatore di calore
In un ciclo rigenerativo (Stirling o Ericsson), I’efficienza termica del rigeneratore ¢ della
massima importanza. Tale efficienza ¢ definita dal rapporto:

&= L,=T

I,-T.

dove T, e T, sono rispettivamente la temperatura ambiente e la temperatura di refrigerazio-
ne, mentre 7 ¢ la temperatura media del gas uscente dal lato freddo del rigeneratore. Effi-
cienze superiori al 97+98% sono necessarie per ottenere una ragionevole prestazione globa-

le del cryocooler. Allo stesso modo, per cicli basati sull’espansione di Joule-Thomson,
I’efficienza del recuperatore di calore in controflusso € determinante.

2.9)

Le perdite termiche parassite

La conduzione termica lungo le pareti dell’involucro del rigeneratore o del cilindro ester-
no, e lungo la matrice stessa del rigeneratore, determina una riduzione della potenza refrige-
rante del cryocooler. Per limitare queste perdite, le pareti del cilindro esterno sono realizza-
te con un materiale ad elevata resistenza meccanica ma bassa conducibilita termica (ad e-
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sempio 1’acciaio inossidabile o il titanio). Per I’involucro del rigeneratore sono invece uti-
lizzati materiali plastici o resine epossidiche.

Per quanto riguarda la matrice, essa ¢ solitamente realizzata impilando fini reti metalliche
(con dimensioni di maglia che vanno da 50 mesh, cio¢ 50 x 50 fori per pollice quadrato, a
oltre 250 mesh) oppure microsfere (con diametri compresi fra 0.20 ¢ 0.30 mm). A causa
delle piccole aree di contatto fra le varie maglie (o sfere), la conduzione termica lungo la
matrice risulta minima, e spesso puo essere trascurata [13].

Le perdite parassite per conduzione e convezione di calore sono ridotte utilizzando mate-
riali multistrato altamente isolanti, ed inserendo il cryocooler in un contenitore a vuoto
spinto; quelle per irraggiamento controllando opportunamente le proprieta di riflessione ed
emissione (lucidatura, rivestimenti in oro o argento) delle superfici radianti e ricorrendo ad
apposite barriere termiche.

2.5 LA CURVA DI STROBRIDGE

Il funzionamento reale di un cryocooler si discosta marcatamente dal caso ideale di ciclo
reversibile, di conseguenza i valori delle efficienze raggiunte dai cryocooler reali sono lon-
tane dalle efficienze ideali previste dalla termodinamica. Si definisce I’indice di prestazione
relativa come:

_ COPreale 2 10
= Cor. (2.10)

Carnot

Storicamente, non ¢ mai stata raggiunta una prestazione superiore al 50% di quella di Car-
not, e, specie per i piccoli cryocooler, la prestazione relativa risulta dell’ordine del 10% per
potenze inferiori ai 100 Wy, o addirittura dell’1% per potenze dell’ordine di pochi Wy,.

Uno degli studi comparativi pit completi sulle efficienze dei diversi tipi di cryocooler &
quello di Strobridge [2] nel quale si confrontano le efficienze relative di 144 cryocooler. 1
cryocooler sono divisi in tre gruppi, in base alla temperatura di refrigerazione:

i. GruppoA:dal.8Ka9K;

2

ii. Gruppo B:da 10 K a30K; °E

iii. Gruppo C: da30K a 90 K. - Al 1ol 1l 7o
Inoltre i cryocooler sono distinti in vec- bLag T [
chi (sviluppati prima del 1969), nuovi,e ¢ | o AME LS| o
in fase di sviluppo. Come si vede in Fig. Z F ; SN
2.9, indipendentemente dal tipo di cryo- & F 8 o [P LS 01
cooler considerato, esiste una spiccata z [ linAa i
dipendenza dell’efficienza relativa in & o _'07 W LEIS
funzione della potenza refrigerante. Per =~ 17 oo it
piccoli cryocooler (con potenze inferiori 1 A% Ea0- %kl
ai 100 Wy,) si nota che il COP reale ri- Lunder Development _| ||}
sulta compreso fra I'1% ed il 10% di ot LLolibbl 1Ll 1 A AR AT A
quello teorico previsto per il ciclo ideale T P e v e H

di Carnot.
Fig. 2.9: Curva di Strobridge [2].
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CArITOLO 3

LO STATO DELL’ARTE
DEI CRYOCOOLER

3.1 GLI IMPIANTI DI TIPO CLAUDE E JOULE-BRAYTON

Gli impianti criogenici di tipo Claude e Joule-Brayton utilizzano scambiatori di calore re-
cuperativi e raggiungono le temperature criogeniche mediante 1’espansione del fluido frigo-
rifero in opportune turbine o pistoni, producendo lavoro meccanico. Quando € necessario
raggiungere la liquefazione del gas in circolo, si aggiunge allo stadio finale di espansione
una valvola di Joule-Thomson. I cryocooler di questo tipo vengono detti liquefattori Clau-
de. Quando invece I’impianto ¢ utilizzato ai fini della sola refrigerazione lo stadio finale di
Joule-Thomson non ¢ presente, e in questo caso si parla di refrigeratori Joule-Brayton
[12].

Questi sistemi sono fondamentali per la produzione industriale di gas, come ad esempio
ossigeno per saldatura, produzione di acciaio ed uso ospedaliero, oppure azoto per
I’industria alimentare. Un altro importante campo di applicazione riguarda la liquefazione
del gas naturale, necessaria per la produzione dell’elio (presente in tracce nel gas naturale) e
per il trasporto intercontinentale via nave.

In Fig. 3.1 ¢ rappresentato lo schema di principio di un impianto di liquefazione di Clau-
de, assieme al relativo diagramma termodinamico di funzionamento. Tale sistema ¢ costi-
tuito da un compressore munito di impianto di raffreddamento, tre scambiatori recuperativi
di calore (rispettivamente per le alte, medie e basse temperature), un motore di espansione,
una valvola di espansione di Joule-Thomson, e un separatore liquido-vapore.

11 funzionamento si articola nelle seguenti fasi:

i. Il vapore di ricircolo si miscela con il nuovo gas in ingresso prima di immettersi
nel compressore allo stato (1).
ii. Supponendo un funzionamento isentropico ideale del compressore, il gas viene
compresso allo stato (2).
iii. Il fluido in uscita dal compressore fluisce attraverso uno scambiatore di calore ad
acqua, dove ¢ raffreddato alla temperatura ambiente (3), dopodiché attraversa il
recuperatore di calore A raggiungendo la temperatura in (4).
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iv. Una parte del fluido circolante entra nel motore di espansione, all’uscita del quale,
supponendo ancora un funzionamento isentropico ideale, raggiunge lo stato (5).

v. 1l rimanente fluido ad alta pressione passa attraverso il recuperatore di calore B,
raffreddandosi alla temperatura in (6), dopodiché si espande attraverso la valvola
di Joule-Thomson raggiungendo con una trasformazione isentalpica lo stato (7), in
cui sono presenti liquido e vapore saturo in equilibrio.

vi. Tale miscela € separata nelle fasi di liquido e vapore all’interno dell’apposito sepa-
ratore. Il liquido saturo rimane nel separatore e viene prelevato allo stato (9) come
prodotto finale dell’impianto.

vii. 1l vapore saturo esce dal separatore allo stato (8), e, miscelandosi con il fluido in
uscita dal motore di espansione, raggiunge lo stato (10).

viii. Infine il fluido attraversa i due recuperatori di calore, raggiungendo nuovamente lo
stato iniziale (1).

FRESH
CHARGE 2
COMPRESSOR |0

Fig. 3.1: Schema di principio e ciclo termo-
dinamico di un liquefattore di Claude [12].
In ordine dall’alto verso il basso:

Al o il compressore e il relativo radiatore di
1. raffreddamento del gas compresso alla
> r .
countenriow |3 3 temperatura ambiente,
RATOR < 4
RECUPE 3 s: eid biatori tivi di cal
: 33 i due scambiatori recuperativi di calore
o . .
| 3 3 P iEan g, s in controflusso (A e B in figura);
8 19 X1
a 9 7 .77 .. . .
s " o il dispositivo di espansione con recupero
{3 del lavoro meccanico prodotto;
33
$ s s , . .
$ 3 e lavalvola di espansione JT e il separato-
< < . .
& s 3 < re liguido-vapore.
|
ST VAVES=—TF - o
SEPARATOR //l‘
LIQUID PRODUCT 9

I sistemi di Claude o Joule-Brayton sono caratterizzati da un COP molto elevato, che pud
addirittura arrivare al 50% di quello teorico relativo al ciclo ideale reversibile di Carnot [2].
D’altra parte tali sistemi non sono adatti ad essere miniaturizzati a causa della presenza di
parti in movimento a bassa temperatura e dell’utilizzo degli scambiatori di calore di tipo
recuperativo. Infatti, al diminuire delle dimensioni del cryocooler, le limitate portate di
fluido in circolo richiedono condotti estremamente fini all’interno dei recuperatori ¢ della
valvola JT, i quali sono soggetti ad ostruirsi nel caso in cui siano presenti anche minime
impurita all’interno del flusso continuo di gas. La necessita di eliminare completamente le
impurita nel gas richiede dispositivi di filtraggio e assorbimento che rendono difficile la ri-
duzione di massa e volume richiesta nel caso di piccoli cryocooler.
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Al contrario i rigeneratori di calore hanno la tendenza a pulirsi spontaneamente grazie al
funzionamento con flusso alternato, e sono quindi meno soggetti ad ostruirsi. Il passaggio
di fluido caldo ad ogni ciclo consente infatti I’evaporazione delle eventuali impurita prece-
dentemente condensatesi sulla matrice. I rigeneratori, inoltre, sono di semplice fabbricazio-
ne e basso costo rispetto agli scambiatori recuperativi, e, grazie all’uso di fini maglie metal-
liche o microsfere, presentano dimensioni minori a parita di superficie totale di scambio
termico. La quasi totalita dei piccoli cryocooler attualmente in produzione o allo studio
(compresi i cryocooler Stirling e Gifford-McMahon) utilizza scambiatori di calore di tipo
rigenerativo, al fine di contenere le dimensioni a valori minori rispetto a quanto possibile
nel caso di sistemi di tipo Claude o Joule-Brayton.

3.2 IL CRYOCOOLER JOULE-THOMSON

I cryocooler di tipo Joule-Thomson, pur utilizzando scambiatori di calore di tipo recupe-
rativo, sono facilmente miniaturizzabili grazie all’assenza di parti in movimento ed alla
semplicita di funzionamento. Uno dei principali ambiti di utilizzo per i minicryocooler di
questo tipo ¢ costituito dai sistemi militari di guida dei missili a ricerca termica, i cui senso-
ri all’infrarosso richiedono potenze refrigeranti di pochi decimi di Wy, alla temperatura
dell’azoto liquido (circa 80 K). Oltre che per le dimensioni e pesi minimi, tali cryocooler
sono adatti a questo utilizzo grazie alla capacita di sopportare grandi accelerazioni (non so-
no presenti parti in movimento), ed alla rapidita di raffreddamento (pochi secondi). Per ap-
plicazioni di questo tipo, essi sono
usati in funzionamento a ciclo aperto. High-pressure inlet (reservoir)

Un tipico minicryocooler Joule- A 4
Thomson ¢ rappresentato in Fig. 3.2.

Per il funzionamento ¢ richiesto un Fiw i
gas compresso ad elevatissima purez- exhaust
za (aria, azoto o argon) per evitare Heat exchanger
I’ostruzione dell’orifizio di espansio-
ne a causa della condensazione dei
possibili contaminanti come acqua,
anidride carbonica o idrocarburi. Inol-
tre un filtro microporoso ¢ utilizzato
per rimuovere ogni possibile particel-
la solida.

Dopo il passaggio attraverso il re-
cuperatore di calore in controflusso, il
gas ad alta pressione si espande isen-
talpicamente attraverso 1’orifizio di
espansione. La miscela liquido-
vapore che ne deriva € raccolta in un
apposito separatore, al di sotto del
quale & posto il. sensore ad infr?rossi. : deteft‘:";s‘s‘l'f;;m)

La valvola di espansione puo essere
ad area di passaggio costante oppure Fig. 3.2: Schema di un minicryocooler Joule-
variabile. Il primo tipo ¢ semplice ed Thomson per il raffreddamento di un sensore ad in-
economico da produrre, ma presenta frarosso [21].

Cryostat

Liquid

Orifice —
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il grosso svantaggio di determinare una portata in massa crescente al calare della temperatu-
ra (a causa dell’aumento della densita del gas). Se 1’orifizio ¢ dimensionato per una portata
elevata a temperatura ambiente (in modo da assicurare un rapido raffreddamento), la portata
in massa in condizioni operative ¢ eccessiva. Viceversa se 1’orifizio ¢ dimensionato con ri-
ferimento alla temperatura di regime, il tempo di raffreddamento ¢ troppo lungo a causa di
una limitata portata in massa a temperatura ambiente. Per evitare questa difficolta, sono sta-
te sviluppate speciali valvole dotate di orifizi ad area variabile in funzione della temperatura
effettiva di funzionamento. Tali sistemi riducono pero ’affidabilita e la semplicita costrut-
tiva di questi dispositivi.

Per alcune applicazioni, come ad esempio il raffreddamento di dispositivi elettronici, ¢
richiesto un funzionamento continuo. In questo caso, un funzionamento in ciclo chiuso puo
essere ottenuto connettendo un compressore all’unita Joule-Thomson. Tuttavia questi com-
pressori sono dispositivi costosi e sofisticati a causa degli elevatissimi rapporti di compres-
sione richiesti (compresi fra 200:1 e 400:1). Un’altra difficolta nel funzionamento in ciclo
continuo risulta I’esigenza di rimuovere ogni minima impurita dal gas in uscita dal com-
pressore. Per questi motivi, risultano piu adatti al funzionamento continuo altri modelli di
cryocooler, come ad esempio lo Stirling, il pulse-tube o il Gifford-McMahon.

3.3 IL CRYOCOOLER GIFFORD-McMAHON

I cryocooler atti a seguire il ciclo termodinamico di Ericsson (trasformazioni isobare ed
isoterme) furono inventati e brevettati alla fine dell’800 da Solvay (con un rigeneratore fis-
so e un pistone di espansione per I’estrazione di lavoro meccanico) e da Postle (con rigene-
ratore mobile). Gifford e McMahon della A.D. Little perfezionarono poi tali cryocooler
portandoli alla commercializzazione alla fine degli anni *50 [12]. Oggi il cryocooler di tipo
Gifford-McMahon ¢ largamente utilizzato, ed ¢ prodotto in una vasta serie di potenze refri-
geranti. Il suo successo ¢ dovuto principalmente alla provata affidabilita, alla minima ma-
nutenzione richiesta (grazie alla limitata velocita di funzionamento, generalmente compresa
fra 30 e 120 rpm), ed alla tecnologia collaudata. I livelli di alta e bassa pressione richiesti
dal ciclo di Ericsson sono forniti da unita sviluppate a partire da comuni compressori per
refrigeratori industriali, con grandi vantaggi in termini di costi ed affidabilita. In Fig. 3.3 ¢
rappresentato schematicamente un cryocooler GM a due stadi.

Per il funzionamento e 1’opportuna sincronizzazione del moto delle valvole e del rigene-
ratore sono comunemente usati due diversi sistemi. Il primo utilizza un dispositivo mecca-
nico con un albero a gomiti 0 camma eccentrica, messo in rotazione da un motore elettrico.
I1 moto delle valvole e del rigeneratore vengono quindi in questo caso comandati e sincro-
nizzati meccanicamente. E questo il caso del cryocooler rappresentato in Fig. 3.3. Un si-
stema alternativo consiste invece nel controllo dell’ingresso e dell’uscita del gas ad alta e
bassa pressione mediante una valvola rotante comandata da un motore elettrico, come nel
cryocooler mostrato in Fig. 3.4. In questo caso, il rigeneratore viene mosso sfruttando le
forze risultanti dalle differenze di pressione che agiscono su di esso. In particolare, I’alta e
la bassa pressione del ciclo vengono fatte agire alternativamente sulla superficie 5 in figura,
determinando il moto del rigeneratore con opportuna sincronizzazione rispetto all’apertura
e chiusura delle valvole.
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Le forze richieste per il moto del ri-
generatore sono limitate poiché le uni-
che forze resistenti agenti su di esso
sono dovute alla caduta di pressione
attraverso il rigeneratore ed all’attrito
di scorrimento della guarnizione. La
tenuta non rappresenta un problema, in
quanto la differenza di pressione e la
frequenza di funzionamento sono limi-
tate. Questa ¢ una delle ragioni per cui
la manutenzione di un cryocooler GM ¢
richiesta solo dopo circa 15.000 ore di
funzionamento (pari a circa 21 mesi di
funzionamento continuativo) [21].

La matrice del rigeneratore del primo
stadio ¢ generalmente costituita da una
pila di fini reti metalliche (acciaio inos-
sidabile o bronzo) con diametri dei fili
di circa 50 o 100 um. Poiché il calore
specifico dei materiali generalmente
diminuisce al calare della temperatura
mentre quello dell’elio aumenta,
I’efficienza dei rigeneratori al di sotto
dei 50 K diminuisce gradualmente al
calare della temperatura. Per ridurre
questo effetto, nel secondo stadio ven-
gono utilizzate sferette di piombo (con
diametri di circa 200 pm), in quanto
questo materiale possiede un elevato
calore specifico a bassa temperatura
rispetto agli altri materiali metallici di
comune utilizzo. In pratica comunque,
a meno dell’utilizzo di speciali materia-
li magnetici ad elevato calore specifico,
I’utilizzo del piombo non permette il
raggiungimento di temperature utili di
funzionamento inferiori ai 10 K.

Il principale svantaggio del cryocoo-
ler GM ¢ la scarsa efficienza, soprattut-
to poiché I’espansione avviene senza
estrazione di lavoro meccanico. Tutta-
via, la sua elevata affidabilita spesso
compensa largamente questo inconve-
niente, specie nelle applicazioni in cui
le dimensioni e ’efficienza di funzio-
namento non sono le principali caratte-
ristiche richieste.
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Fig. 3.3: Schema di un cryocooler Gifford-
McMahon a due stadi con azionamento meccani-
co del moto del rigeneratore [22].
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Fig. 3.4: Schema di un cryocooler Gifford-
McMahon a due stadi con azionamento pneuma-
tico del moto del rigeneratore [21].
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3.4 IL CRYOCOOLER IBRIDO GM-JT

Se si utilizzano materiali metallici convenzionali (acciaio inossidabile, bronzo, piombo)
all’interno del rigeneratore di calore, il cryocooler Gifford-McMahon ¢ limitato a funziona-
re a temperature superiori a circa 10 K. Per ottenere temperature inferiori ¢ possibile utiliz-
zare un sistema combinato composto da un cryocooler GM e da una valvola di espansione
JT. In Fig. 3.5 & schematizzato un sistema di questo tipo. Il cryocooler GM a due stadi ¢
utilizzato per il preraffreddamento dell’elio ad alta pressione circolante nel ciclo JT. Una
parte della portata in massa dell’elio in uscita dal compressore del cryocooler GM ¢ immes-
sa nel circuito JT. Inoltre si utilizza un compressore addizionale per ricomprimere 1’elio a
valle della valvola di espansione dalla bassa pressione del ciclo JT alla bassa pressione del
ciclo GM.

Sistemi ibridi GM-JT sono stati sviluppati e resi commercialmente disponibili con poten-
ze refrigeranti comprese fra 100 mWy, a 2.8 K fino a 5 Wy, a 4.5 K [21]. Un opportuno si-
stema per il filtraggio delle impurita dell’elio ¢ necessario per evitare 1’ostruzione della val-
vola di espansione. L’ingombro e il peso di un sistema di questo tipo risultano notevolmen-
te superiori a quelli di un semplice cryocooler di tipo Gifford-McMahon. Inoltre, la mag-
giore complessita del sistema determina un costo molto maggiore e una minore affidabilita,
specie a causa della presenza della valvola di espansione Joule-Thomson.

—» HP
G-M 1st stage 2nd stage
compresso! coldhead  heat station heat stage
[
MP
<
Pneumatic T
T l e Filter Filter expansion valve
Counterflow Counterflow ‘Counterflow
J-T supressor Jom et Hosk e g A,
Preumatic
<+ LP bypass valve

Fig. 3.5: Schema di funzionamento di un cryocooler GM-JT [21].

3.5 IL CRYOCOOLER STIRLING

Gli elementi essenziali di un cryocooler Stirling sono due camere, a differenti temperatu-
re, 1 cui volumi possono essere variati ciclicamente e che sono messi in comunicazione da
un condotto contenente uno scambiatore di calore di tipo rigenerativo. Questi semplici ele-
menti possono essere combinati in una vasta serie di diversi dispositivi meccanici.

Il primo cryocooler Stirling fu sviluppato e industrializzato dalla Philips alla meta degli
anni ‘50 per la liquefazione dell’aria. Tale dispositivo ¢ ancora oggi commercializzato as-
sieme ad altri da esso derivati, come ad esempio una versione a due stadi per la liquefazione
dell’idrogeno e dispositivi a piu cilindri per potenze refrigeranti fino ad alcuni kWy,.

Oggi, le principali applicazioni per i piccoli cryocooler Stirling riguardano il raffredda-
mento di sensori ad infrarosso e della relativa elettronica per la visione notturna o per la
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guida dei missili a ricerca termica. Per queste applicazioni, infatti, la compattezza e
I’efficienza sono spesso le caratteristiche pit importanti. La potenza refrigerante tipicamen-
te richiesta va da circa un quarto di Wy, fino a pochi Wy, con temperature comprese fra 50 K
e 80 K, a seconda del tipo e dimensione del sensore da raffreddare. I maggiori sforzi di svi-
luppo sono attualmente mirati all’aumento della vita e dell’efficienza di questi cryocooler
ed alla riduzione delle dimensioni, del rumore elettromagnetico, e delle vibrazioni prodotte.

Esistono fondamentalmente due configurazioni principali del cryocooler Stirling. Nel di-
spositivo di tipo integrale il pistone di compressione e quello di espansione sono integrati
in uno unico dispositivo e comandati meccanicamente dallo stesso albero a gomiti. I due
cilindri sono spesso disposti su assi ortogonali, in modo da semplificare 1’ottenimento
dell’angolo ottimale di fase di 90° fra il moto del pistone di compressione e di quello di e-
spansione. Un dispositivo di questo tipo ¢ mostrato in Fig. 3.6. Il principali vantaggi della
configurazione di tipo integrale sono il semplice controllo meccanico del moto del pistone e
del rigeneratore e la minimizzazione dei volumi vuoti di connessione fra 1’oscillatore di
pressione e 1’espansore. Uno svantaggio ¢ che € molto difficile eliminare (o almeno ridurre)
le vibrazioni meccaniche generate dal moto del pistone di compressione e direttamente tra-
smesse al cilindro di espansione, ¢ quindi al dispositivo da raffreddare (sensore).

In un cryocooler di tipo separato il pistone di compressore e quello di espansione sono
integrati in due dispositivi meccanicamente separati, € connessi solo da un tubo a piccolo
diametro interno. Il vantaggio di tale soluzione ¢ una maggiore flessibilita di integrazione
del cryocooler all’interno del sistema in cui deve operare, nonché una riduzione delle vibra-
zioni trasmesse al dispositivo da raffreddare. Tuttavia il tubo di connessione ¢ un volume
vuoto, e diminuisce quindi I’efficienza del cryocooler.
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Fig. 3.6: Schema di un cryocooler Stirling di tipo integrale [15].

I convenzionali oscillatori di pressione per cryocooler Stirling sono comandati da un al-
bero a gomiti mosso da un motore rotativo. Una componente della forza agente sul pistone
lo spinge contro le pareti del cilindro, determinando un’usura che limita la vita
dell’oscillatore a poche migliaia di ore di funzionamento. Per migliorare I’affidabilita del
cryocooler, sono stati sviluppati recentemente sistemi comandati da motori lineari. Con
questa nuova soluzione meccanica le forze oblique sul pistone sono eliminate, e di conse-
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guenza si ottiene un significativo aumento della vita media del dispositivo. L utilizzo di due
pistoni operanti in opposizione di fase consente la riduzione delle vibrazioni prodotte.

In un cryocooler di tipo separato non esiste un dispositivo meccanico che comandi la
corsa del rigeneratore e la sua fase rispetto al moto del pistone. Il moto del rigeneratore &
ottenuto con mezzi pneumatici, come mostrato schematicamente nel dispositivo di Fig. 3.7.
A causa delle oscillazioni di pressione prodotte dal dispositivo di compressione, una forza
periodica agisce sul rigeneratore (pressione media nel volume superiore e pressione oscil-
lante nel volume di espansione) e guida il moto alterno. L’attrito di strisciamento delle te-
nute determina I’appropriato angolo di fase fra il moto del rigeneratore e 1’andamento oscil-
lante della pressione. Il principale inconveniente di un dispositivo di questo tipo ¢ la varia-
zione nel tempo della forza di attrito, cosa che determina la graduale degradazione delle
prestazioni nel tempo.
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Fig. 3.7: Schema di un cryocooler Stirling di tipo separato a comando pneumatico [21].

3.6 IL CRYOCOOLER PULSE-TUBE

I minicryocooler di tipo Stirling sono oggi ampiamente utilizzati per potenze di
raffreddamento inferiori al Wy,. La complessita tecnologica del dispositivo di espansione
costituisce pero una notevole limitazione all’affidabilita di questi refrigeratori, a causa delle
problematiche che derivano dal movimento di parti meccaniche alle temperature
criogeniche. Il miglior approccio per aumentare 1’affidabilita di un cryocooler ¢ quello di
limitare il piu possibile il numero di parti in movimento a bassa temperatura. Col
cryocooler pulse-tube, attualmente non ancora commercialmente disponibile, si cerca
appunto di ottenere un effetto refrigerante utilizzando un dispositivo di espansione senza
parti in movimento.
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Nel cryocooler pulse-tube il movimento
del pistone di espansione nella zona fred-
da del cryocooler ¢ sostituito dal movi-
mento alterno di una colonna di gas indot-
to dall’oscillazione stessa di pressione (si
parla di pistone gassoso) [23]. Lo sfasa-
mento fra I’andamento della fluttuazione
di pressione e il moto della colonna di gas
all’interno del pulse-tube ¢ ottenuto per
mezzo di valvole di strozzamento e di un
serbatoio avente volume opportuno (vedi
schema in Fig. 3.8). La fluttuazione di
pressione pud essere ottenuta sia col moto
di un pistone di compressione (come per i
cryocooler Stirling) che ricorrendo all’uso
di valvole (come per i cryocooler Gifford-
McMahon).

La maggiore difficoltd nella messa a
punto di un cryocooler pulse-tube sta nel
controllare opportunamente il moto della
colonna di gas rispetto all’andamento o-
scillante della pressione. Attualmente il
cryocooler pulse-tube presenta rendimenti
inferiori rispetto ai cryocooler Stirling, ma
¢ in continuo sviluppo. Recentemente so-
no state ottenute temperature di refrigera-
zione inferiori ai 4 K.
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3.7 LE CARATTERISTICHE DEI PICCOLI CRYOCOOLER A CONFRONTO

La scelta del tipo di cryocooler da utilizzare dipende dalla particolare applicazione consi-
derata. Le specifiche riguardano tipicamente [21]:

e latemperatura di raffreddamento;
la potenza refrigerante richiesta;

la temperatura ambientale;

il tempo necessario al raffreddamento;

il funzionamento continuo o per un periodo limitato;

la stabilita della temperatura di funzionamento;

i livelli di temperatura richiesti (cryocooler a uno, due stadi ecc...);
I’inclinazione del cryocooler durante il funzionamento;

la sensibilita alle vibrazioni prodotte dal cryocooler;

le condizioni meccaniche di funzionamento (accelerazioni, vibrazioni, ecc...);
eventuali esigenze particolari sui materiali utilizzati.

la disponibilita o meno di energia elettrica;

Si noti che fra i punti considerati vi ¢ anche I’inclinazione del cryocooler durante il fun-
zionamento. Infatti, come mostrato in Fig. 3.9 con riferimento ad un cryocooler Gifford-
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McMahon a due stadi, la potenza refrigerante di un cryocooler rigenerativo dipende dalla
particolare disposizione in condizioni operative rispetto alla posizione verticale, in corri-
spondenza della quale si ottengono le massime prestazioni.

Il fenomeno non ¢ stato tuttora esaurientemente spiegato. Tuttavia si pensa che il motivo
sia probabilmente da ricercare nei problemi di tenuta delle guarnizioni del primo e soprat-
tutto del secondo stadio in condizioni operative. Infatti, a causa della contrazione dei mate-
riali durante il raffreddamento alle temperature criogeniche, si ha un aumento del gioco esi-
stente fra la sede esterna del cryocooler (in acciaio) e dell’involucro del rigeneratore (soli-
tamente in materiale sintetico). Tale restrizione del rigeneratore rispetto alla sede esterna ¢
di norma compensata dall’elasticita della guarnizione, ma cio puo non essere sufficiente nel
caso di funzionamento obliquo a causa dell’azione della forza di gravita che tende a sposta-
re il rigeneratore dall’asse di simmetria del cryocooler, favorendo il trapelamento di fughe.

Attualmente sono in corso esperimenti per chiarire se tale inconveniente possa essere ri-
solto utilizzando per I’involucro del rigeneratore un particolare materiale sintetico avente
coefficiente di dilatazione termica negativo, e quindi caratterizzato, contrariamente ai nor-
mali materiali, dal dilatarsi al diminuire della temperatura (come mostrato nel diagramma di
Fig. 3.10).

Ogni tipo di cryocooler € caratterizzato da specifici punti a favore e a sfavore. A seconda
dell’applicazione considerata, occorre quindi scegliere il tipo che piu si adatta alle caratteri-
stiche richieste. La Tab. 3.1 riassume le caratteristiche principali dei cryocooler esaminati.
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Fig. 3.10: Contrazione dei materiali
utilizzati per l'involucro dei rigenerato-
ri al diminuire della temperatura. La
linea in basso si riferisce ad un partico-
lare materiale sintetico che ha la pro-
prieta di dilatarsi al diminuire della
temperatura.

Fig. 3.9: Influenza dell’inclinazione di un cryocooler
Gifford-McMahon sulla potenza refrigerante prodot-
ta. La posizione verticale (0° = 180°) determina le
prestazioni migliori [25].
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Tab. 3.1: Le caratteristiche dei piccoli cryocooler a confronto [21].

Tipo di
cryocooler

Temperatura

di funzionam.

Potenza
refrigerante

Vantaggi

Svantaggi

Espansione
Joule-
Thomson
(ciclo aper-
to)

300 - 80K

0.1 Wth/1 Wth

Semplice, compat-
to, assenza di parti
in movimento, e-
conomico se nella
versione con val-
vola a sezione co-
stante.

Scarsa efficienza,
limitata autonomia
(ciclo aperto), sen-
sibile alle impurita
del gas, manuten-
zione frequente.

Gifford-
McMahon

300> 30K
300 > 6 K

5 Wth /200 Wth
1 Wth /20 Wth

Semplice, robusto,
affidabile, econo-
mico.

Scarsa efficienza,
vibrazioni.

Sistema
GM-JT

300> 25K

0.1 Wth/5 Wth

Raggiunge tempe-
rature inferiori a

quelle di un singo-
lo cryocooler GM.

Scarsa efficienza,
vibrazioni, sensi-
bile alle impurita
del gas, ingom-
brante e costoso
rispetto ad un sin-
golo cryocooler
GM.

Stirling

300 - 50K

0.1 Wth/5 Wth

Compatto, effi-
cienza elevata.

Delicato, vita li-
mitata, vibrazioni.

Pulse-tube

Ancora in fase di sviluppo, po-
trebbe competere coi cryocooler
GM e Stirling in futuro.

Compatto, robu-
sto, assenza di
parti in movimen-
to, affidabile, eco-
nomico.

L’efficienza po-
trebbe essere infe-
riore a quella di un
cryocooler GM o
Stirling.
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CAPITOLO 4

GLI SCAMBIATORI DI CALORE
RECUPERATIVI E RIGENERATIVI

Gli scambiatori di calore sono componenti essenziali per il funzionamento di ogni tipo di
cryocooler e sono prodotti in una grande varieta di forme, dimensioni e modalita di funzio-
namento. Possono essere divisi in due grandi classi: recuperatori e rigeneratori. Uno scam-
biatore di tipo recuperativo ¢ dotato di canali separati per i due flussi circolanti, che sono
divisi da una parete solida. Uno scambiatore di tipo rigenerativo ¢ invece dotato di un sin-
golo condotto, all’interno del quale ¢ posta una matrice solida porosa costituita da un fine
aggregato di maglie metalliche sovrapposte o piccole sfere. I fluidi caldo e freddo attraver-
sano alternativamente tale condotto scambiando calore con la matrice metallica, la quale
agisce come un serbatoio di calore, e lo scambio termico viene portato a termine in due fasi
distinte di accumulo e successivo rilascio di calore.

L’efficienza di uno scambiatore di calore (recuperativo o rigenerativo) ¢ in generale e-
spressa dal rapporto [13]:

calore scambiato fra i due fluidi
&= ; Y 4.1)
calore massimo scambiabile

4.1 LO SCAMBIATORE RECUPERATIVO DI CALORE

In uno scambiatore recuperativo di calore i due flussi sono separati da una parete solida,
attraverso la quale il calore ¢ trasferito per conduzione. I fluidi possono scorrere nella stessa
direzione (funzionamento in equiflusso) oppure in direzioni opposte (funzionamento in
controflusso).

La Fig. 4.1 mostra le possibili distribuzioni di temperatura lungo 1’asse dello scambiatore
a seconda delle modalita di funzionamento. La distribuzione uniforme di temperatura di
Fig. 4.1a si riferisce al caso in cui il fluido caldo stia condensando a temperatura 7j, mentre
quello freddo evapori a temperatura 7. In questo caso si ha ovunque AT = T, — T, = cost.

La Fig. 4.1b si riferisce invece al caso in cui uno solo dei due fluidi sia sottoposto a un
cambiamento di fase, mentre I’altro fluido incrementa o diminuisce la sua temperatura. La
differenza di temperatura fra i due fluidi varia ora notevolmente lungo lo scambiatore.
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Fig. 4.1: Distribuzioni di temperatura
e lungo il condotto di uno scambiatore
(a) recuperativo di calore a seconda delle
condizioni di funzionamento [13]:
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Le Fig. 4.1c e 4.1d rappresentano le distribuzioni di temperatura nel caso in cui nessuno
dei due fluidi cambi fase. In Fig. 4.1c i due flussi scorrono in direzioni opposte (funziona-
mento in controflusso), mentre in Fig. 4.1d i fluidi scorrono entrambi nella stessa direzione
(funzionamento in equiflusso). In controflusso la differenza di temperatura fra i due flussi &
circa costante, se le portate e i calori specifici dei due fluidi sono simili. Il fluido avente il
minimo prodotto ric, € sottoposto al massimo salto termico in modo che risulti soddisfatto

il bilancio energetico del calore scambiato:
(I’f.’le)c (]12 - 71’1) = (I’f.’le)h (Thl - ]-;12) (42)

Nel funzionamento in equiflusso invece la differenza di temperatura fra i due fluidi dimi-
nuisce gradualmente lungo lo scambiatore, passando da un massimo (7}; — 7;) all’ingresso
ad un minimo (7}, — T,,) all’uscita.

Si noti che per scambiatori in controflusso la temperatura in uscita (massima) del fluido
riscaldato puo essere maggiore della temperatura in uscita (minima) del fluido raffreddato
(T.; > Tj,). Cio non puo essere ottenuto nel caso di funzionamento in equiflusso (per il se-
condo principio della termodinamica il calore non fluisce spontaneamente da un corpo
freddo ad uno caldo). Quindi, nel caso di funzionamento in equiflusso con fluidi aventi
stessa capacita termica la massima variazione di temperatura ottenibile per i fluidi caldo e
freddo ¢ pari alla meta della differenza iniziale di temperatura (7},; — T,;). In uno scambiato-
re in controflusso invece la massima variazione possibile di temperatura ¢ uguale all’intera
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differenza iniziale (7;,; — T,;). Quindi, a parita di altri fattori, uno scambiatore funzionante
in controflusso determina efficienze di scambio termico decisamente maggiori [13].

Si consideri un recuperatore funzionante in controflusso. Siano rispettivamente 7),; e ),
le temperature di ingresso e di uscita del fluido caldo, 7,; e T, quelle del fluido freddo. Il
fluido avente il minimo rapporto i ¢, sara sottoposto al massimo salto di temperatura, in

modo che sia soddisfatta I’equazione di bilancio (4.2).
Si supponga che il fluido freddo abbia il minimo valore di mc, . In questo caso la tempe-

ratura di uscita del fluido freddo 7., puo, teoricamente, raggiungere la temperatura di in-
gresso del fluido caldo 7};. Quindi, con riferimento alla definizione (4.1), I’efficienza dello
scambiatore risulta in questo caso espressa dal rapporto [13]:

_ (mc,) (T, —T,) e
(mcp)c(]-;zl _T;’l) Thl _Tcl

4.3)

4.2 LO SCAMBIATORE RIGENERATIVO DI CALORE

I rigeneratori di calore sono classificabili in dinamici o statici, a seconda che la matrice
sia in movimento o stazionaria. In Fig. 4.2 sono rappresentati due dispositivi dinamici di
tipo rotativo. In questi scambiatori, i fluidi scorrono con portata costante attraverso la ma-
trice, mentre la matrice ruota lentamente su se stessa. La matrice ¢ quindi periodicamente
riscaldata e raffreddata mano a mano che i due fluidi a diversa temperatura la attraversano.
Opportune tenute fra la matrice e il contenitore esterno mantengono separati i due flussi en-
tranti nel rigeneratore, mentre superfici di separazione all’interno della matrice (partizioni)
ne impediscono la miscelazione durante 1’attraversamento (vedi Fig. 4.3). Le fughe attra-
verso le tenute e 1 volumi vuoti all’interno della matrice determinano comunque una certa
miscelazione dei fluidi caldo e freddo, cosa che comporta un degrado dell’efficienza, specie
se ’unita viene fatta ruotare troppo velocemente.
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a. Axial flow rotary regenerator b. Radial flow rotary regenerator

Fig. 4.3: Schema di funzionamento di
un rigeneratore dinamico rotativo di
tipo assiale [15].

Fig. 4.2: Schema di due diversi rigeneratori di
calore dinamici di tipo rotativo [15].

In Fig. 4.4 € rappresentato un rigeneratore di tipo statico, il quale € costituito da un sem-
plice tubo all’interno del quale ¢ posta la matrice. Tale dispositivo puo essere utilizzato solo
nel caso di flusso periodicamente invertito. Nel caso di flusso continuo si pud comunque
ricorrere all’uso di due rigeneratori statici come mostrato in Fig. 4.5. In questo caso i due
flussi vengono periodicamente invertiti mediante 1’uso di valvole, in modo tale che ciascu-
no dei due rigeneratori sia attraversato da flussi alternati.
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Fig. 4.4: Schema di un rigeneratore di calore di ti- Fig. 4.5: Utilizzo di due rigeneratori
po statico [15]. nel caso di flusso continuo [15].

I principali vantaggi di un rigeneratore rispetto ad un recuperatore di calore sono i se-
guenti [15]:
i. Relativa economicita e semplicita costruttiva.

ii. Superficie di scambio termico molto maggiore a parita di volume dello scambiato-
re. Utilizzando fini reti metalliche (con dimensioni di maglia che vanno da 50
mesh, cio¢ 50 x 50 fori per pollice quadrato, fino a 250 mesh) o microsfere (con
diametri di 0.20+0.30 mm) ¢ infatti possibile raggiungere densita di 60+70
cm?/cm?, contro un massimo di 20 cm?/cm?® ottenibile (peraltro con complessi pro-
cessi produttivi) in un recuperatore.

iii. Se progettati in modo opportuno, presentano una limitata resistenza idraulica e
permettono quindi il passaggio di grandi quantita di gas con minime perdite di
pressione.

iv. A causa della periodica inversione del flusso la superficie tende a pulirsi spontane-
amente. Cio rende superfluo 1’utilizzo dei costosi ed ingombranti filtri necessari
per la perfetta purificazione del gas in circolo.

I principali svantaggi sono invece:
i. Ad ogni inversione del flusso, una certa miscelazione dei fluidi caldo e freddo ¢
inevitabile, a causa della presenza di volumi vuoti all’interno del rigeneratore.

ii. Nel caso di rigeneratore dinamico di tipo rotativo, I’esigenza di una tenuta che
mantenga separati i due flussi rappresenta una seria complicazione costruttiva.

L’utilizzo di rigeneratori di calore non ¢ limitato al solo ambito criogenico. Tuttavia,
all’aumentare della temperatura di utilizzo nascono problemi di resistenza e durata della
matrice. I continui riscaldamenti e raffreddamenti del materiale determinano infatti corri-
spondenti espansioni e contrazioni, che possono portare al cedimento per fatica termica. I
coefficienti di dilatazione termica relativamente elevati tipici dei materiali metallici, ne im-
pediscono quindi 1’utilizzo alle alte temperature (come ad esempio quelle di scarico dei mo-
tori a combustione interna o delle turbine a gas). Per questi utilizzi sono stati studiati spe-
ciali materiali ceramici, ma cio determina un aggravio di costi rispetto all’utilizzo di un re-
cuperatore. Per applicazioni alle basse temperature, invece, praticamente ogni materiale puo
essere utilizzato senza incorrere in problemi di fatica termica. Infatti, a temperature inferiori
a quella ambientale, i coefficienti di dilatazione termica sono molto bassi, per cui le varia-
zioni di volume al variare della temperatura sono minime [13].

In definitiva, dall’analisi comparativa delle caratteristiche di un rigeneratore e di un recu-
peratore di calore, e tenuto presente il fatto che per il funzionamento stesso dei piccoli
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cryocooler si ha quasi sempre a che fare con un flusso alternato, si puo concludere che il
rigeneratore ¢ particolarmente adatto ad essere utilizzato all’interno di questi dispositivi. In

effetti, la maggior parte dei piccoli cryocooler si basa sull’utilizzo di scambiatori rigenera-
tivi di calore

4.3 IL CONFRONTO FRA UN RECUPERATORE ED UN RIGENERATORE DI
CALORE

11 confronto fra il funzionamento di un recuperatore di calore in controflusso e di un rige-
neratore di calore costituisce il punto di partenza per la valutazione delle prestazioni di un
rigeneratore [15]. A tal fine, si confrontino le distribuzioni di temperatura all’interno di
questi due tipi di scambiatori, come mostrato in Fig. 4.6.

Le curve relative al recuperatore di calore rappresentano la differenza di temperatura fra i
due flussi lungo lo scambiatore. 11 fluido caldo entra da sinistra e, procedendo lungo il re-

cuperatore, viene raffreddato dal fluido freddo, il quale entra da destra e fluisce in contro-
flusso.

RRLR
&
35

R

&
S

&

&
SRR

&
&
RRORRRRIRN

B
RRes

Th Te
Tw
T
w et
& o
2 2 T
= = I'm
< <
o o
w W T
s =
H H Thel
Te
POSITION POSITION
a. Recuperative heat exchanger b. Regenerator

Fig. 4.7: Confronto fra le distribuzioni di temperatura del fluido in un recuperatore e in un rige-
neratore di calore [15].

(a) Recuperatore di calore. Le linee continue rappresentano le temperature dei fluidi caldo e

freddo fluenti in direzioni opposte. La linea tratteggiata rappresenta la temperatura della
parete che separa i due fluidi.

(b) Rigeneratore di calore. Le linee continue rappresentano le temperature della matrice,
quelle tratteggiate le temperature del fluido. Le curve superiori si riferiscono al momento
in cui ha inizio il periodo di raffreddamento della matrice, quelle inferiori al momento in
cui ha inizio il periodo di riscaldamento.
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Nel diagramma 4.7b relativo al rigeneratore, le linee tratteggiate rappresentano la tempe-
ratura del fluido mentre quelle continue rappresentano la temperatura della matrice. Le cur-
ve inferiori si riferiscono alla fase in cui la prima porzione di fluido caldo entra nel rigene-
ratore da destra. Esso viene in contatto con il materiale della matrice, il quale ¢ stato raf-
freddato durante il precedente periodo di raffreddamento, e viene portato a bassa temperatu-
ra man mano che procede lungo il rigeneratore. Durante questa fase, detta periodo di riscal-
damento, la matrice assorbe calore dal fluido ed aumenta quindi la propria temperatura.

Le curve superiori rappresentano la fase in cui il primo fluido freddo entra nel rigenerato-
re da destra e, venendo a contatto con la matrice calda a seguito del precedente periodo di
riscaldamento, viene portato ad alta temperatura lungo lo scambiatore. In questa fase (pe-
riodo di raffreddamento) la matrice rilascia al fluido freddo il calore precedentemente ac-
cumulato. Le curve tratteggiate rappresentano quindi le temperature del fluido all’inizio dei
due periodi di raffreddamento e riscaldamento della matrice, mentre quelle continue rappre-
sentano le temperature della matrice corrispondenti alla massima fluttuazione che si ha du-
rante un ciclo completo di funzionamento.

Il confronto fra i due tipi di scambiatori viene effettuato considerando il calore trasferito
fra i flussi caldo e freddo, rispettivamente con portate 1, e nr, , mentre questi fluiscono fra
i punti x; e x, durante I’intervallo di tempo At. Per il recuperatore, il calore trasferito nel

tempo At dal fluido caldo (temperatura 7},) alla parete dello scambiatore (temperatura T,,;)
in una lunghezza infinitesima dx ¢ dato da:

dQ, = h,WdxAt(T, -T,,) (4.4)

dove 4, ¢ il coefficiente di scambio termico fra la parete ¢ il fluido caldo, mentre ¥ ¢ la su-
perficie di scambio termico per unita di lunghezza dello scambiatore.
Analogamente, il calore trasferito fra la parete e il fluido freddo vale:

dQ, = hWdxA1(T,, ~T,) (4.5)
Dividendo la (4.4) per 4, e la (4.5) per h. e sommando membro a membro si ha:
%+%=deAt(Th—TC) (4.6)
h c

da cui imponendo dQ;, = dQ,. = dQ (calore scambiato fra i fluidi caldo e freddo in assenza di
perdite) si ottiene:

dQ=UWdxAt(T,-T,) 4.7
dove si ¢ introdotto il coefficiente globale di scambio termico U definito come:
r_tr.r 48
U h, h (4.8)

Integrando la (4.7) fra i punti x; e x; si ottiene il calore AQ scambiato fra i due fluidi du-
rante il tempo At:

AQ =UAAN(T, ~T,) (4.9)
dove 4 = W(x, — x;) ¢ la superficie di scambio termico compresa fra i punti x; e x,.
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Dividendo per Af e considerando che nel funzionamento a regime il fluido freddo riceve
la stessa quantita di calore che il fluido caldo rilascia, si ottiene I’equazione di bilancio e-
nergetico per il funzionamento del recuperatore fra i punti x; e x;:

(mcp)c(nl _TUZ) = (/’I.’le)h (T;ﬂ _]-;12) = UA(Th _T;’) (410)
dove le temperature 7,;, T,,, T;; € T); sono definite in Fig. 4.7a.
Nell’ipotesi in cui (mc,), =(mc,), =(mc,),, in accordo alla definizione (4.1)
I’efficienza del recuperatore puo essere espressa come:
&= Tcl _Tcz — Thl _Thz — UA(Th _Tc)
r,-T, T,-T, (n.’lcp)_/‘(]—}d -T,)

(4.11)

Per quanto riguarda il rigeneratore di calore, 1’equazione di bilancio energetico si ottiene
considerando il calore trasferito fra i due flussi su un completo ciclo rigenerativo. Poiché lo
scambio termico fra i due flussi non avviene in modo continuo come nel recuperatore, ma
in modo ciclico tramite lo scambio intermedio di calore col materiale della matrice, bisogna
considerare separatamente i due periodi di funzionamento. Essi sono detti (con riferimento
al materiale della matrice) periodo di riscaldamento (4,) e di raffreddamento (4.) e sono
supposti di uguale durata:

At=2,=2, =24 (4.12)

Durante il periodo di riscaldamento, il fluido caldo entra nel rigeneratore e viene in esso
raffreddato, quindi la matrice ne assorbe il calore aumentando di temperatura. Viceversa
durante il periodo di raffreddamento il fluido freddo entra nel rigeneratore e viene in esso
riscaldato, raffreddando nuovamente il materiale della matrice.

Le equazioni di scambio termico che descrivono il riscaldamento ed il raffreddamento del
fluido si ottengono esprimendo il calore rilasciato dalla matrice al fluido durante il periodo
di raffreddamento ed il calore trasferito dal fluido alla matrice durante il periodo di riscal-
damento. Per determinare tali trasferimenti di calore, consideriamo le variazioni di tempera-
tura che subisce un elementino infinitesimo della matrice di lunghezza dx posto alla generi-
ca ascissa x durante un ciclo rigenerativo completo, come mostrato in Fig. 4.8.

<«— A==k —>

|_Ti (heating)

Fig. 4.8: Temperatura della matrice (linee
continue) e del fluido (linee tratteggiate) in
un elementino infinitesimo di un rigenera-
tore durante un ciclo completo di funzio-
namento [15].
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All’inizio del periodo di raffreddamento (z. = 0), il fluido freddo entra nell’elementino a
temperatura 7,(x,7, =0) ed inizia il processo di raffreddamento della matrice. Al termine

del periodo di raffreddamento 1’elementino raggiunge la sua temperatura minima, che coin-
cide con la temperatura iniziale del successivo periodo di riscaldamento
T,(x,t.=4)=T,(x,t,=0). Durante tale periodo, il fluido caldo entra inizialmente a

temperatura 7 (x, 7, =0) e riscalda gradualmente la matrice fino a portarlo alla temperatu-
ra massima T, (x, ¢, = 4,) (che ¢ uguale a quella iniziale nel caso di funzionamento a re-
gime). A partire da queste curve possiamo definire le temperature medie dell’elementino di
matrice durante i due periodi di funzionamento, (7_"m)h e (fm)c , € quindi la variazione me-
dia di temperatura del materiale della matrice come:

AT, =(T,),—(T,). (4.13)

Il calore scambiato fra il fluido e I’elementino di matrice dx durante il periodo di riscal-
damento risulta:

th = hh dej:h [(Tf)h _(Tm)h]dt = thdxj“h [(]Tf)h _(f;z)h] (4-14)

dove (7_",”),1 e (7_}),1 sono rispettivamente la temperatura media della matrice e del fluido

durante il periodo di riscaldamento, mentre 7 ¢ 1’area di scambio termico per unita di lun-
ghezza della matrice.
Analogamente, durante il periodo di raffreddamento il calore scambiato risulta:

A,

dQ, = hWax["[(T,). ~(T)),)dt = hWdx A [(T,). - (T)).] (4.15)

Procedendo in modo analogo a quanto fatto per lo scambiatore recuperativo, possiamo
definire il coefficiente globale di scambio termico U come:

I
U h h (4.16)

c

per mezzo del quale il calore scambiato fra i due fluidi su un ciclo completo puo essere e-
spresso come:

dQ =UWdxA[(T,),—(T,). —AT,] 4.17)
Integrando la (4.17) fra i punti x; e x; si ottiene il calore AQ scambiato in un ciclo:
AQ=UAAT,),—(T,),-AT,] (4.18)
dove 4 = W(x, — x;) ¢ la superficie di scambio termico della matrice compresa fra i punti x;
e X

Poiché nel caso di funzionamento a regime il calore trasferito dalla matrice al fluido
freddo durante il periodo di raffreddamento ¢ uguale a quello ceduto dal fluido caldo alla
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matrice durante il periodo di riscaldamento, possiamo scrivere 1’equazione di bilancio ener-
getico del rigeneratore come:

(ic,) (T, -T,) = (ic,), (T, - T,,) =UA[(T,), —(T,), - AT,,] (4.19)

—_ A
dove si ¢ introdotta una portata in massa media 1 = (1/4) IO mdt, mentre le temperature

I,

T,, T, e T, sono le temperature medie rispettivamente dei fluidi freddo e caldo alle
ascisse x; € Xx,.
Nell’ipotesi in cui (mc,), =(mc,), =(mc,),, in accordo alla definizione (4.1)

I’efficienza del rigeneratore puo essere espressa come:

)

_UALT)), = (T)). ~AT,)
(mcp)f(nl -T,)

-T,
2 (4.20)
- Tc»z

hl
T

&
I
t‘ﬂlf‘ﬁl

)

Dall’analisi della (4.20) ¢ possibile dedurre una fondamentale conclusione: ’efficienza di
scambio termico di un rigeneratore di calore decresce all’aumentare della variazione di

temperatura media della matrice AT, su un ciclo completo di funzionamento.

Se (Mc,),, ¢ la capacita termica della matrice compresa fra i punti x; € x,, € possibile

calcolare AY_“m a partire dall’equazione di bilancio energetico relativa allo scambio termico
fluido-matrice-fluido:

(Mcp )mA]_-;n = ﬂ’(m?cp)c (il - 7_-‘CZ) = l(%cja)h(ﬁl - T’hZ) (421)

dalla quale, sempre nell’ipotesi in cui (%cp)c = (n_hcp)h = (%cp)f , si ha:

AT - Alie,),

- AT, 422
m (MC[))m f ( )

In definitiva, 1’efficienza di un rigeneratore dipende, oltre che dalla superficie e dal coef-
ficiente globale di scambio termico, dal rapporto fra la capacita termica del fluido circolan-

te in ogni ciclo l(%cp) ; ¢ la capacita termica della matrice (Mc,),, . Per un determinato

regime di funzionamento, ¢ possibile incrementare 1’efficienza del rigeneratore aumentando
la massa del materiale della matrice oppure, a parita di dimensioni del rigeneratore, utiliz-
zando un materiale avente un maggiore calore specifico.

Dal confronto fra la (4.19) e la (4.10), e fra la (4.20) e la (4.11), considerando un recupe-
ratore e un rigeneratore aventi lo stesso valore del rapporto U4, funzionanti con uguali por-
tate, stessi fluidi e temperature di ingresso, e intendendo per temperature del rigeneratore i
valori medi su un ciclo di funzionamento completo, si deduce che se la variazione AZ_"m sul

ciclo ¢ nulla la distribuzione delle temperature all’interno del rigeneratore coincide con

42



quella nel recuperatore, cosi come coincidono le efficienze dei due tipi di scambiatori. In
A p )f

base alla (4.22), si ha Afm — 0 quando il rapporto
Mcp)m

— 0, cio¢ quando:

L. (Mc,), >x;

2. (mc,), —>0;

3. A — 0 (periodo di inversione del flusso nullo).

In questi casi (impossibili in pratica) I’andamento delle temperature lungo 1’asse del rigene-
ratore coincide con quello del recuperatore, e I’efficienza dei due scambiatori risulta ugua-
le.

Sebbene spesso il rapporto fra le capacita termiche della matrice e del fluido circolante in
un ciclo di funzionamento completo sia il parametro che influisce maggiormente
sull’efficienza del rigeneratore, esistono altri fattori che intervengono nel funzionamento
reale e che determinano uno scadimento delle prestazioni [15]:

i. La conduzione di calore lungo le pareti dell’involucro esterno del rigeneratore. Per
ridurre tale dissipazione, si utilizzano materiali sintetici caratterizzati da bassi co-
efficienti di conduzione termica.

ii. La conduzione di calore lungo la matrice stessa del rigeneratore. A seguito di pro-
ve sperimentali, ¢ stato dimostrato che tale effetto risulta spesso del tutto trascura-
bile. La forma del materiale della matrice (sfere o fili ortogonali all’asse del rige-
neratore) determina infatti superfici di contatto minime, cosi che la conduzione
longitudinale di calore, piu che dalle caratteristiche di conduzione termica del ma-
teriale utilizzato, dipende dalla resistenza di contatto fra i vari elementi costituenti
la matrice [13].

iii. L’espulsione non completa del fluido interno al rigeneratore ad ogni inversione del
flusso. A causa dei volumi vuoti interni alla matrice, che tipicamente costituiscono
circa il 40% del volume interno al rigeneratore, ad ogni inversione del flusso una
parte del fluido rimane all’interno del rigeneratore, e non ne completa quindi
I’attraversamento. Cio determina da un lato il mancato completamento del proces-
so di scambio termico fra il fluido e la matrice, e dall’altro una parziale miscela-
zione dei fluidi caldo e freddo, con conseguente riduzione dell’efficienza dello
scambiatore. Tale effetto ¢ sempre piu rilevante al diminuire della temperatura (a
causa dell’aumento della densita del fluido) e all’aumentare della rapidita di inver-
sione del flusso. La presenza di volumi vuoti, quindi, determina 1’invalidita pratica
del risultato teorico per cui I’efficienza del rigeneratore aumenta al diminuire del
periodo di inversione.
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CAPITOLO 5

LE APPLICAZIONI CRIOGENICHE
DEL RIGENERATORE DI CALORE

5.1 LE CARATTERISTICHE RICHIESTE

Il parametro che definisce le prestazioni di un cryocooler ¢ la potenza refrigerante pro-
dotta (Q,), la quale risulta uguale alla differenza fra il lavoro prodotto dal fluido in espan-
sione (W,y) meno le perdite termiche totali (Q)):

Qrsz = WpV - Ql

ponenti meccanici.

L’importanza  dell’efficienza
del rigeneratore di calore sulle
prestazioni globali di un cryocoo-
ler ¢ illustrata in Fig. 5.1, in cui €
rappresentato 1’andamento medio
della temperatura in ciascun
componente di un cryocooler
Stirling durante un ciclo comple-
to di funzionamento. I compo-
nenti consistono in un una came-
ra di compressione ad alta tempe-
ratura, una camera di espansione
a bassa temperatura, un rigenera-
tore di calore, ¢ due scambiatori
atti rispettivamente a dissipare il
calore del fluido a seguito della
compressione ¢ ad assorbire calo-
re dall’ambiente di refrigerazio-
ne. Si suppone che la compres-

compressor

regenerator

5.1)

Le perdite termiche possono essere sia di tipo statico, causate dalla conduzione e
dall’irraggiamento, sia di tipo dinamico, associate alle variazioni di entalpia del fluido al
variare della temperatura e ad effetti di trasferimento termico legati al movimento dei com-

expander

=

7

.

=

heat
exchanger

TEMPERATURE

heat
exchanger

5
Qref 4

POSITION

Fig. 5.1: Distribuzione di temperatura in un
cryocooler Stirling [15].

sione e I’espansione avvengano in modo reversibile e che il fluido sia perfetto.
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A partire dal punto 1, la linea 1 — 2 rappresenta il gas a temperatura ambiente che flui-
sce attraverso il rigeneratore ¢ viene quindi raffreddato alla temperatura in 2. Nella trasfor-
mazione 2 — 3, il gas ¢ ulteriormente raffreddato all’interno dello scambiatore di calore
freddo, essendo le pareti dello scambiatore a temperatura 7. Fra gli stati 3 e 4, il gas & raf-
freddato a causa dell’espansione adiabatica. Fra gli stati 4 e 5, il gas viene espulso dallo
spazio di espansione e, fluendo attraverso lo scambiatore, assorbe calore dall’ambiente
freddo. Nella trasformazione 5 — 6, il gas fluisce nuovamente attraverso il rigeneratore ed
¢ quindi riscaldato alla temperatura Ts. Fra gli stati 6 e 7, il gas viene riscaldato alla tempe-
ratura ambiente mentre fluisce attraverso lo scambiatore e nella camera di compressione. Il
gas viene poi compresso adiabaticamente allo stato 8 ed infine raffreddato nuovamente alla
temperatura ambiente nello scambiatore di calore, tornando allo stato iniziale 1. Il calore
O, € ceduto all’ambiente esterno.

Per valutare ’effetto dell’efficienza del rigeneratore di calore sulle prestazioni globali del
cryocooler, possiamo confrontare la quantita totale di calore scambiato nel rigeneratore,
Oreq> con la quantita di calore assorbito dall’ambiente freddo Q.

Qe =M, (T, -T,) (5:2)

Qre, :M./'CII(TS =T, (5.3)
dove M; ¢ la massa totale del fluido circolante e c, ¢ il calore specifico del fluido. La barra
indica il valore medio calcolato fra le temperature 7 e 7. Nel caso di funzionamento a
temperature comprese fra 300 K e 75 K, il valore del ¢, dell’elio ¢ circa indipendente dalla
temperatura. Il rapporto fra I’effetto refrigerante prodotto e il calore scambiato fra i due
flussi nel rigeneratore risulta quindi:

0 _(1-T)
0, (&-T,) (>4)

Per un cryocooler con potenza refrigerante di circa 1 Wy,, questo rapporto puod avere un
ordine di grandezza di 100:1. Dato che il calore trasferito nel rigeneratore ¢ due ordini di
grandezza superiore rispetto alla potenza refrigerante prodotta dal cryocooler, nel caso in
cui ’efficienza del rigeneratore sia inferiore al 99% le perdite termiche determinano una
potenza refrigerante utile del cryocooler nulla. In altre parole, per ottenere una potenza re-
frigerante utile I’efficienza del rigeneratore deve essere superiore al 99%. Per apprezzare
I’importanza di un tale livello di prestazione, ¢ sufficiente considerare che in un piccolo
cryocooler di tipo Stirling, uno scambiatore di calore avente un diametro di 10 mm ed una
lunghezza di 70 mm ¢ in grado di scambiare 100 Wy, di calore su una escursione di tempe-
ratura di 225 K con meno di 1 Wy, di calore uscente dal rigeneratore ed entrante
nell’ambiente da refrigerare [15].

11 progetto di uno scambiatore di calore di tipo rigenerativo ¢ reso difficoltoso dal fatto
che le caratteristiche richieste sono contraddittorie. Per minimizzare 1’escursione termica
della matrice, e quindi migliorare I’efficienza dello scambiatore, il rapporto fra la capacita
termica della matrice e quello del fluido refrigerante fluente in un ciclo dovrebbe essere il
massimo possibile. Cio puo essere ottenuto con una matrice grande e compatta. La caduta
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di pressione attraverso il rigeneratore determina una riduzione dell’escursione di pressione
nella camera di espansione. Cid comporta una riduzione dell’area del diagramma pV e
quindi una riduzione dell’effetto refrigerante e del COP del cryocooler. Per minimizzare le
perdite di pressione ¢ richiesta una matrice piccola e porosa. 11 volume nocivo determina
una riduzione dell’efficienza globale del cryocooler. Per fare in modo che sia il minimo
possibile si richiede una matrice piccola e compatta. Per migliorare lo scambio termico e
minimizzare la differenza di temperatura fra la matrice ed il fluido, € necessario avere gran-
di superfici di scambio termico. A questo scopo ¢ richiesta una matrice grande e finemente
divisa.

In definitiva, la matrice di un rigeneratore dovrebbe presentare contemporaneamente le
seguenti contrastanti caratteristiche [13]:

e per una massima efficienza teorica — matrice grande e compatta;

e per minime cadute di pressione — matrice piccola e porosa;

e per un minimo volume nocivo — matrice piccola e densa;

e  per un massimo scambio termico — matrice grande e finemente divisa.

E impossibile soddisfare contemporaneamente questi requisiti contraddittori e, data la
difficolta di studiare analiticamente il funzionamento di un rigeneratore, ¢ difficile quantifi-
care l’'importanza relativa dei vari parametri di progetto. La progettazione e
I’ottimizzazione di un rigeneratore di calore ¢ quindi un processo delicato, che procede per
piccoli miglioramenti a partire da un primo dimensionamento di tentativo. In linea di mas-
sima si pud comunque affermare che la matrice deve essere costituita da un materiale sud-
diviso il piu finemente possibile, compatibilmente con le considerazioni di tipo economico.
L’involucro esterno deve presentare un basso coefficiente di conduzione termica, ed essere
conformato in modo tale che non sia possibile per il fluido non passare attraverso la matri-
ce. E difficile ottenere un volume nocivo della matrice inferiore al 40% utilizzando materia-
li convenzionali in forma di fili o sfere. In ogni caso le maglie vanno disposte in modo che i
fili risultino ortogonali alla direzione del flusso, in modo che sia minima la conduzione di
calore lungo 1’asse del rigeneratore. Infine, si noti che un tentativo di aumentare ’efficienza
di scambio termico aumentando le dimensioni del rigeneratore determinera come contro-
partita un aumento della caduta di pressione e dei volumi vuoti, e viceversa. L’approccio
migliore ¢ quello di mantenere il progetto flessibile a cambiamenti durante la fasi di otti-
mizzazione mediante prove sperimentali su prototipi o simulazione numerica, procedendo
per piccoli miglioramenti fino ad arrivare al dimensionamento definitivo [13].

5.2 LE SOLUZIONI COSTRUTTIVE UTILIZZATE

11 progetto del rigeneratore comporta la scelta dei materiali e della geometria che ottimiz-
zi le prestazioni nell’intervallo di temperatura di funzionamento. La scelta del materiale
della matrice in funzione della temperatura di funzionamento ¢ fondamentale dato che i ma-
teriali utilizzati a temperature relativamente elevate (sopra i 30 K) risultano in generale i-
nappropriati per le temperature inferiori. Inoltre, geometrie che presentano un buon funzio-
namento alle temperature maggiori, ad esempio perché presentano una bassa resistenza
fluidodinamica e comportano quindi limitate cadute di pressione, spesso non sono adatte
alle basse temperature perché contengono volumi vuoti troppo elevati.

Per quanto riguarda la geometria della matrice del rigeneratore, le possibili soluzioni uti-
lizzate in ambito criogenico sono fondamentalmente quattro [15]: la fessura anulare, il na-
stro avvolto, la maglia a fili ed il letto di microsfere.
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La matrice a fessura anulare

La geometria a fessura anulare (mostrata in Fig. 5.2) utilizza ai fini dello scambio termico
I’intercapedine formata da due cilindri concentrici. Questa soluzione era adottata nei primi
cryocooler di tipo Stirling a causa della semplicita costruttiva e delle limitate cadute di
pressione che comporta. Oggi si preferiscono altre geometrie, che presentano superfici di
scambio termico molto maggiori a parita di dimensioni esterne del rigeneratore.

La matrice a nastro avvolto

In teoria, la matrice a nastro avvolto dovrebbe garantire ottime prestazioni perché presen-
ta un rapporto molto elevato fra I’area totale di scambio termico e la caduta di pressione
(superiore a quello di ogni altra soluzione costruttiva attualmente utilizzata). In Fig. 5.3 ¢
rappresentata schematicamente una matrice di questo tipo, la quale fondamentalmente ¢ una
matrice del tipo a fessura anulare avente numerosi canali di deflusso. I canali anulari sono
ottenuti imprimendo una serie di sbalzi su un nastro metallico e arrotolandolo successiva-
mente su se stesso. Un opportuno imbocco ad ogni estremita della matrice provvede a di-
stribuire il flusso fra vari canali nel modo piu uniforme possibile. Tuttavia, i vantaggi che
dovrebbero teoricamente portare ad una elevata efficienza del rigeneratore non sono mai
stati riscontrati in pratica, soprattutto a causa della difficolta di dividere in modo adeguata-
mente uniforme il flusso fra i vari canali.
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Fig. 5.3: Schema di una matrice a

Fig. 5.2: Schema di una matrice a nastro avvolto [15].
fessura anulare [15].
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La matrice a maglie

La soluzione con maglie di fili metallici sovrapposte ¢ la pit comunemente adottata (vedi
schema in Fig. 5.4). Le maglie presentano una superficie di scambio termico molto estesa
con una minima caduta di pressione, ¢ sono commercialmente disponibili con dimensioni di
maglia comprese fra 50 mesh (cio¢ 50 x 50 fori per pollice quadrato) e 250 mesh, a prezzi
relativamente contenuti. I diametri dei fili sono in genere normalizzati in una o piu serie per
ogni numero di mesh (con valori che vanno da 0.0406 mm per la maglia da 250 mesh a
0.279 mm per la maglia da 50 mesh) [30]. Maglie con fili di acciaio inossidabile o bronzo
sono utilizzate nel primo stadio di praticamente tutti i cryocooler rigenerativi commerciali
per fornire un raffreddamento fino a 30 K. Al di sotto di tale temperatura, la diminuzione
del calore specifico del bronzo e dell’acciaio inossidabile ne limita 1’utilizzo. A causa del
suo elevato calore specifico alle basse temperature, il materiale comunemente utilizzato sot-
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to 130 K ¢ il piombo. Tuttavia il piombo , a causa delle sue caratteristiche meccaniche, non
¢ disponibile in forma di fili sottili.

La matrice a microsfere

La matrice a microsfere di piombo (con diametri compresi fra 0.20 e 0.40 mm) ¢ comu-
nemente adottata alle basse temperature, dove i materiali disponibili in forma di maglie pre-
sentano un calore specifico troppo basso. In Fig. 5.5 & rappresentata schematicamente la
disposizione spaziale delle sfere che si viene a formare in una matrice di questo tipo.

Le caratteristiche che ne rendono conveniente la scelta per temperature inferiori ai 30 K

sono fondamentalmente le seguenti:

i. La minore porosita della matrice a microsfere rispetto a quella a maglie determina da
un lato una maggiore superficie di scambio termico, ma dall’altro una maggiore ca-
duta di pressione. L’effetto globale sull’efficienza del rigeneratore risulta quindi po-
sitivo solo a temperature inferiori ai 30 K, alle quali la viscosita del fluido refrigeran-
te ¢ limitata.

ii. Il minor volume vuoto presente all’interno della matrice risulta sempre piu favorevo-
le ai fini delle prestazioni globali del rigeneratore al diminuire della temperatura, a
causa dell’aumento della densita del fluido refrigerante. Il volume nocivo di una ma-
trice di questo tipo rappresenta solo il 35+40% del volume totale, contro valori supe-
riori al 50% tipici delle matrici a maglie.

iii. I materiali che presentano un elevato calore specifico alle basse temperature sono
generalmente disponibili solo in forma sferica. Il materiale comunemente usato ¢ il
piombo per temperature fino ai 10 K. Per temperature inferiori ai 10 K si utilizzano
attualmente nuovi materiali a transizione magnetica, che hanno recentemente per-
messo ai cryocooler di tipo Gifford-McMahon di raggiungere temperature di refrige-
razione inferiori ai 4 K.
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Fig. 5.5: Matrice a microsfere [15].
Fig. 5.4: Disposizione dei fili metallici in
una matrice a maglie [15].

Il metodo per la produzione delle microsfere merita un inciso. A seconda del materiale
utilizzato sono applicabili metodi diversi, come la produzione per nebulizzazione, il proces-
so con elettrodo rotante (REP: Rotating Electrode Process) oppure il processo con disco ro-
tante (RDP: Rotating Disk Process). Quest’ultimo ¢ frequentemente utilizzato per i materia-
li magnetici.

Lo schema in Fig. 5.6 mostra il funzionamento di principio del metodo RDP [16]. Il ma-
teriale magnetico ¢ fuso grazie all’applicazione di un campo elettromagnetico ad alta fre-
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quenza, e scende sul disco posto in rapida rotazione. A causa della forza centrifuga, il mate-
riale ¢ spinto verso il bordo esterno del disco ed infine espulso radialmente con formazione
di piccole goccioline di materiale fuso. A causa della tensione superficiale, le goccioline
assumono una conformazione sferica e si solidificano.

Le dimensioni finali delle microsfere dipendono dal tipo di materiale, dal diametro del
disco ¢ dalla velocita di rotazione. Una certa variabilitd ¢ comunque sempre presente, per
cui occorre setacciare il materiale finale per selezionare le microsfere aventi diametro com-
preso fra 0.20 e 0.40 mm. La fotografia in Fig. 5.7 mostra il prodotto finito.

Crucible

Induction Coil

Molten
Material
0o oQ 0 o
0s 2 r I /o o
i Spherical
Rotating Material

Disk

Fig. 5.6: Schema di funzionamento del Fig. 5.7: Microsfere di materiale magnetico Er;Ni
metodo RDP per la produzione di micro- alla fine del processo di produzione con metodo
sfere di materiale magnetico [16]. RDP. Si noti la variabilita delle dimensioni [16].

5.3 1 MATERIALI RIGENERATORI

I materiali rigeneratori si possono dividere in tre categorie, in base all’intervallo di tem-
peratura in cui sono adatti ad operare, come mostrato in Fig. 5.8.

Al primo gruppo appartengono 1’acciaio inossidabile ed il bronzo, materiali aventi eleva-
to calore specifico per temperature comprese fra 30 K e 300 K, e che possono essere facil-
mente ridotti in fili. A tali temperature le maglie di acciaio o bronzo presentano le seguenti
caratteristiche positive:

e limitata caduta di pressione;

e  estesa superficie di scambio termico;

e bassa conduzione di calore in senso assiale;
e clevata capacita termica.

Per temperature inferiori ai 30 K bronzo ed acciaio perdono i loro vantaggi, e presentano
al contrario le seguenti caratteristiche negative:

e celevato volume nocivo;
e basso calore specifico.

Nell’intervallo di temperature compreso fra 10 K e 30 K, si utilizzano quindi microsfere
di piombo, essendo a tali temperature il suo calore specifico maggiore di quello dell’acciaio
o del bronzo. Il confronto fra il calore specifico di piombo, bronzo e acciaio inossidabile &
mostrato in Fig. 5.9, dalla quale ¢ evidente il vantaggio presentato dall’utilizzo del piombo
alle basse temperature.
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Oltre al maggiore calore specifi-
co del materiale, la conformazione
in sfere determina i seguenti ulte-
riori vantaggi alle temperature infe-
riori ai 30 K:

e inferiore volume nocivo a

causa della minore porosita;

e maggiore superficie di

scambio termico a parita di
volume del rigeneratore.

Il problema dell’utilizzo del
piombo a temperature ancora infe-
riori ¢ dovuto al fatto che al calare
della temperatura il suo calore spe-
cifico decresce notevolmente ri-
spetto a quello dell’elio (che ¢
I’unico fluido refrigerante utilizza-
bile a queste temperature). Ad e-
sempio a 10 K il piombo presenta
un calore specifico inferiore
dell’89% rispetto a quello relativo
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bronzo o acciaio inossidabile

(microsfere)
V77722
3K 10K
l | ]
] ) T
10 102 103
TEMPERATURA (K)

Fig. 5.8: Intervalli di temperatura appropriati
per i diversi materiali rigeneratori utilizzati in

ambito criogenico [15].

alla temperatura ambiente, e la sua capacita termica per unita di volume risulta inferiore a
quella dell’elio alla pressione di 1 MPa. Si noti che tale effetto ¢ accentuato dal fatto che
I’elio aumenta il suo calore specifico al diminuire della temperatura, come mostrato in Fig.
5.10. La conseguenza ¢ che per temperature vicine ai 10 K la fluttuazione di temperatura di
una matrice in piombo su un ciclo di funzionamento diventa elevata, e quindi I’efficienza
del rigeneratore si riduce notevolmente. Questo fenomeno, unitamente alla mancanza di
materiali alternativi al piombo, ha impedito fino a pochi anni fa ai cryocooler rigenerativi
(non utilizzanti una valvola di espansione Joule-Thomson) di raggiungere temperature utili

di refrigerazione inferiori ai 10 K.
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La necessita di mantenere elevata la capacita termica della matrice ha portato, gia negli
anni ‘70, ad individuare alcuni composti metallici ricchi di terre rare come potenziali mate-
riali rigeneratori per le basse temperature [31; 32]. La caratteristica di questi materiali &
quella di presentare un picco del calore specifico a temperature inferiori ai 10 K.

Il fenomeno che determina questo incremento del calore specifico € una transizione fisica
dello stato magnetico del materiale. La variazione dell’entropia del materiale conseguente
al processo di transizione magnetica, ¢ quindi al processo di riordinamento dei momenti
atomici dei composti intermetallici, determina un’anomalia del calore specifico del materia-
le in corrispondenza della temperatura di transizione. La variazione di energia associata al
processo di transizione magnetica puod essere espressa come:

O=ec,dT =T, As (5.5)

dove ¢, ¢ il calore specifico del materiale a volume costante, 7. ¢ la temperatura critica di
transizione, e As ¢ la variazione di entropia associata alla transizione magnetica del materia-
le. Il fenomeno ¢ per certi versi simile a quello riscontrato durante il cambiamento di fase
fisica di un materiale: il processo di riordinamento atomico del materiale, comportando una
variazione di entropia, determina 1’assorbimento o il rilascio di energia sotto forma di calo-
re latente (5.5). Questo fenomeno si traduce macroscopicamente in una variazione della ca-
pacita termica del materiale (essendo questa il rapporto fra il calore scambiato e la relativa
variazione di temperatura).

L’effetto del fenomeno di transizione magnetica di un materiale ¢ mostrato in Fig. 5.11,
nella quale il calore specifico di vari composti Er-Ni ¢ confrontato con quello del piombo e
dell’elio a 0.5 MPa, per temperature inferiori ai 30 K.

Nel 1990, nei centri ricerca della Toshiba Co. e della Mitsubishi Electric Co., si speri-
mentarono tali materiali nel secondo rigeneratore di un cryocooler Gifford-McMahon. Per
la prima volta fu in questo modo possibile ottenere la liquefazione dell’elio utilizzando un
cryocooler GM a due stadi [16]. Attualmente sono commercialmente disponibili cryocooler
Gifford-McMahon in grado di produrre potenze refrigeranti dell’ordine del Wy, a tempera-
ture anche inferiori ai 4 K [3].

In particolare, il miglioramento delle prestazioni di un cryocooler Gifford-McMahon a
due stadi grazie all’utilizzo di Er;Ni nel secondo rigeneratore ¢ riportato nel grafico di Fig.
5.12. In questa serie di esperimenti la scelta del materiale ¢ ricaduta sull’Er;Ni perché esso
ha la caratteristica di presentare un calore specifico molto simile a quello del piombo, tran-
ne che nella zona di transizione. Cid permette di chiarire meglio quali siano gli effetti de-
terminati dalla presenza di un picco del calore specifico alle basse temperature, prescinden-
do dalle considerazioni riguardanti il comportamento del materiale alle temperature mag-
giori.

In Fig. 5.13 ¢ rappresentato lo schema della disposizione dei due rigeneratori di calore u-
tilizzati. Il secondo stadio ¢ costituito per il 50% in volume da sfere di piombo con un dia-
metro nominale di 0.20 mm, e per il restante 50% da sfere di Er;Ni con diametro nominale
di 0.30 mm. Una maglia di acciaio inossidabile da 200 mesh ¢ usata per mantenere separati
i due materiali.

I test riportati in Fig. 5.12 sono stati cosi condotti: dapprima si ¢ misurata la potenza re-
frigerante del cryocooler con il secondo rigeneratore realizzato solo in piombo, ¢ lo si ¢ fat-
to funzionare con la velocita ottimale di funzionamento di 144 rpm (linea continua in figu-

51



ra). Successivamente si ¢ sostituito il secondo rigeneratore con quello avente il 50% in vo-
lume di Er;Ni, e si sono ripetuti gli stessi esperimenti utilizzando la stessa velocita alterna-
tiva di funzionamento (linea con tratteggio lungo in figura). Come mostrato, si ¢ raggiunta
una temperatura di refrigerazione inferiore per tutti i regimi di funzionamento con carico
termico minore di 10 Wy,. Infine, si & ottimizzata la velocita alternativa di funzionamento in
modo da ottenere la minore temperatura possibile in assenza di carico termico (0 Wy,). La
temperatura minima ottenuta ¢ stata di 3.4 K (linea con tratteggio corto in figura), ben infe-
riore a quella ottenibile con 1’utilizzo della matrice in piombo [33].
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gerante di un cryocooler Gifford-McMahon
Fig. 5.11: Confronto fra il calore specifico di grazie all’utilizzo di Ev;Ni nel rigeneratore di
vari materiali a transizione magnetica con calore del secondo stadio [15].
quello del piombo e dell’elio a 0.5 MPa [17].
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Fig. 5.13: Schema della disposizione dei due rigenerato-
ri di calore utilizzati negli esperimenti riportati [15].
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CAPITOLO 6

LA VALUTAZIONE NUMERICA DELLA
EFFICIENZA DI UN RIGENERATORE

L’analisi del funzionamento di un rigeneratore di calore ¢ molto pit complessa dello stu-
dio di uno scambiatore recuperativo di calore, a causa soprattutto del regime di funziona-
mento alternato. Sebbene in passato siano state proposte soluzioni semplificate in forma
chiusa, oggi lo studio dei rigeneratori viene effettuato numericamente. Le equazioni diffe-
renziali che descrivono il comportamento del sistema sono sostituite con equazioni alle dif-
ferenze finite, ed il risultato ¢ ottenuto mediante un processo di calcolo iterativo convergen-
te [15].

I modelli numerici possono essere divisi in diversi livelli di complessita ed accuratezza, a
seconda del numero di semplificazioni assunte. 11 livello di base consiste nel considerare il
rigeneratore come funzionante in modo indipendente, senza considerare la sua integrazione
all’interno del cryocooler. In questo caso si assume:

i. portata in massa del fluido attraverso il rigeneratore e pressione costanti durante
ogni fase di funzionamento (in realta esse sono funzioni del moto armonico del pi-
stone e della legge di apertura e chiusura delle valvole);

ii. temperatura del fluido in ingresso costante durante i periodi di riscaldamento e raf-
freddamento;
iii. volume nocivo del rigeneratore nullo.

I modelli a maggiore livello di accuratezza cercano di tenere in considerazione le com-
plesse interazioni che nascono nel funzionamento reale del rigeneratore all’interno del
cryocooler [41]. Gli aspetti presi in considerazione comprendono:

i. le variazioni di pressione sul ciclo;

ii. la caduta di pressione attraverso il rigeneratore;

iii. 1 volumi nocivi;

iv. la portata in massa variabile nel tempo;

v. la temperatura dei fluidi in ingresso variabili sul ciclo.

Tali modelli sono estremamente complessi e tuttora in fase di perfezionamento e svilup-
po. Per la scrittura del programma di calcolo numerico utilizzato durante lo svolgimento di
questa ricerca ¢ stata quindi utilizzata la teoria relativa al modello base, con le assunzioni
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semplificative che comporta. I risultati del programma di calcolo realizzato devono quindi
essere considerati come valori indicativi, in grado di dare informazioni qualitative di tipo
comparativo fra le diverse configurazioni di funzionamento considerate.

6.1 IL MODELLO DI CALCOLO

Consideriamo una sezione trasversale della matrice del rigeneratore di spessore infinite-
simo dz durante il periodo di riscaldamento (7; > T,,). Detti 4, la superficie di scambio
termico, JV il volume infinitesimo interno a tale elementino, w, la velocita assiale del fluido
lungo il rigeneratore, e usando i pedici m ed f rispettivamente per indicare la matrice ed il
fluido, possiamo scrivere le equazioni che descrivono le variazioni di temperatura rispetti-
vamente della matrice e del fluido come [15]:

or,
ot

0, =hdA(T,~T,)=(pc,oV), (6.12)

oTr
0 =hdA (T, =T,)=~(pe, V) w.—E (6.1b)

dove Q,, = Or¢ il flusso di calore scambiato fra il fluido e la matrice.

Per implementare queste equazioni all’interno di un programma di calcolo numerico €
possibile approssimare le derivate con opportune differenze finite. A tal fine, si suddivide la
lunghezza del rigeneratore in un numero finito ., di nodi spaziali, come mostrato in Fig.
6.1. I periodi di riscaldamento e raffreddamento della matrice sono suddivisi in un numero
finito &, di intervalli temporali. Le derivate del primo ordine che compaiono nelle (6.1a) e
(6.1b) sono quindi sostituite con i relativi rapporti incrementali [15]:
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Fig. 6.1: Suddivisione del rigeneratore in N, nodi spaziali di spessore Az [15].
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Le equazioni (6.1a) e (6.1b) possono quindi essere scritte alle differenze finite in questo
modo:

(6.3)

T,(t+At,z)-T,(t,z) | hA, AT
At (Mc,),, N

Tp(tz+500) =T, (6,2 -5 A7)

Az (6.3b)
L{L} ﬁz_L{ hd, } A |
w, (Mcp)f N Az (mcp)f .

dove il pedice Az sta ad indicare che le grandezze fra parentesi quadre sono da riferirsi

all’intervallo di calcolo considerato, mentre con AT si ¢ indicata la differenza media di
temperatura fra il fluido e la matrice:

T= %[T_,. (t.z+5A2)+ T (1,2 = 5 Az)] ! [T, (t+At,2)+T,(t,2)] (6.4)

2

Utilizzando una notazione meno rigorosa ma piu snella, possiamo utilizzare i pedicii e o
per indicare le temperature del fluido e della matrice rispettivamente all’inizio e alla fine di
ogni intervallo (spaziale o temporale), cosicché le variazioni di temperatura possono essere
scritte come [15]:

AT, =IT,,-T,,1=[T,(t+At,2)~T,(,2)] (6.52)

AT, =[T,, T, 1=[T,(t,z+5A2) =T, (t,z— 5 Az)] (6.5b)

mentre la differenza media di temperatura fra il fluido e la matrice risulta:

T:%[T/'o+Tfi]_%[Tmo+Tmi] (66)

Con questa notazione, le (6.3a) e (6.3b) diventano:

hA, —
hd, | —
AT, = _Lm% y L AT (6.7b)
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Sostituendo I’equazione (6.7b) nella (6.7a), si ottiene 1’equazione che lega la variazione
della temperatura della matrice con la variazione della temperatura del fluido:

AT, = {Mm} AT, (6.8)

Note le condizioni iniziali T,; € T; dell’intervallo di calcolo, le equazioni (6.7a) e (6.7b)
costituiscono un sistema di due equazioni nelle due incognite T, € T},. Ponendo infatti:

P YA poif_a
2 (Mcp)m N 2 (rhcp)f N

tali equazioni possono essere riscritte come:

Tmo_Tmi:A[(Tfo—‘rTfi)_(Tmo—i_Tmi)] (693)
Tpo =T ==BlTy + 1) = (T, + T, (6.9b)

Ricavando 7, dalla (6.9a) e sostituendo nella (6.9b) si ottiene la soluzione del sistema
[15]:

T,, =T, -KI[T,, ~T,,] (6.10a)

T,,=T,+K,[T,; -T,,] (6.10b)

dove le costanti K; € K, sono:

hA,
(n'wp),» .
K, = (6.11a)
1| h4 1| h4
l+—| ———At| +— .
{ 2|:(Mcp)m :lAz 2{(mcﬂ)./':|&}
e
(Mc,), |
K, = (6.11b)
1| h4 1| hA,
I+—| ———At| +— :
{ 2{(Mcp)m Lz 2{(#101,)/}&}

Sebbene corretto da un punto di vista teorico, il modello di calcolo rappresentato dalle
(6.10a) e (6.10b) puo pero presentare un problema di convergenza in determinate condizio-
ni di calcolo. Infatti, come mostrato in Fig. 6.2 con riferimento al periodo di riscaldamento
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(T; > T,), non ¢ escluso che al ter-
mine di un intervallo temporale di
calcolo At le temperature in uscita
siano tali da presentare una inver-
sione del gradiente, in contrasto col
secondo principio della termodi-
namica. Cio determina la divergen-

za del calcolo perché
un’intersecazione delle linee di
temperatura determina

un’inversione delle temperature di
ingresso per il nodo di calcolo suc-
cessivo, cosicché si passa da una
situazione di riscaldamento della
matrice (7y > T,,) ad una di raffred-
damento (7y < T,,) e viceversa. Ad
ogni successivo nodo di calcolo, si
ha un’ulteriore inversione delle
temperature, portando alla diver-
genza del processo iterativo [15].

Per impedire che si abbia un’inversione fra la temperatura del fluido e quella della matri-
ce, indipendentemente dalla durata dell’intervallo di tempo At, si considera ciascun nodo
come uno scambiatore recuperativo di calore in equiflusso, con un fluido fittizio avente le

TEMPERATURE

(Tm)i

Fig.

(Tm)o

(Tt)o

max time
< interval —>

Ats

|€———— time interval —————>|
At

6.2: Problema di convergenza

nell’applicazione del modello alle differenze

finite [15].

stesse caratteristiche del materiale della matrice che fluisce parallelamente al fluido reale.
Le curve di Fig. 6.3 rappresentano gli andamenti della temperatura della matrice e del flui-

do durante un singolo passo di calcolo. Con riferimento al periodo di riscaldamento, in fi-
gura ¢ mostrata la differenza finale di temperatura fra fluido e matrice che si ha quando il

fluido abbandona 1I’elementino Az:

AT, =AT,,-AT,,
M K
&t
o ® 1™\
S o
E t T > I' (Ti)o Fig. 6.3: Andamento della tem-
H:J L AT dTm - = peratura del fluido e della ma-
a r /dt//'_f/’y Tm)o trice lungo lo scambiatore fitti-
P ¢ P Tm. zio in equiflusso [15].
= % dTm
L/ gr €
(Tm)i /

SPATIAL NODE LENGTH, Az
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L’andamento delle temperature del fluido e della matrice non ¢ lineare perché con questo
modello di calcolo si tiene conto del fatto che durante ’intervallo di calcolo Af si ha una
variazione della differenza di temperatura AT fra fluido e matrice, per cui il flusso di calore
scambiato risulta via via minore.

Per ricavare le equazioni di calcolo, si considera lo scambio di calore fra I’elementino di
matrice (con capacita termica [(Mc),),],.) € il fluido che fluisce nel tempo Az (avente ca-

pacita termica [(nc,) , At],. ), considerati come fluenti in uno scambiatore recuperativo di

calore in equiflusso. Nell’istante infinitesimo dt, la variazione di temperatura della matrice
e del fluido vale [15]:

hA
al, =|———| (I, -T,)dt 6.12a
(e, L ! (6-120)
Y
ar, ——| % | 7 -1 yai (6.12b)
f I m
_(mcp)fAtLZ

Sottraendo membro a membro la (6.12a) alla (6.12b) si ottiene:

d(T, =T,) || h4, hA, dt
0ot [ [a] |2 o

Ricordando che la velocita del fluido vale:

Az dz dt  dz
W, o=—= = —=—
At dt At Az

possiamo integrare la (6.13) lungo I’ascissa z ottenendo:

mAL kA A e 6.14
AT, || Gie,), | [(Mey), | | A (6.19)

dove con AT; si ¢ indicata la differenza di temperatura iniziale AT; = (T — T,,), presente in
z=0 (vedi Fig. 6.3) [15].

Elevando ad esponente la (6.14) si ottiene 1’equazione che esprime la differenza di tem-
peratura AT fra fluido e matrice:

_ _ _ . _(hA), (mc,), At z
AT =(T, -T,)=AT, exp{ ('hcp),-MH[(Mcp)m]AjAz} (6.15)
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Sostituendo la (6.15) nelle equazioni del rigeneratore ideale (6.1a) e (6.1b), e ricordando
che:

dTm _ dTm E
dt dz At
si ottiene:
_ o ) A ]
dTm — hAa At A]wl ~eXp _ (hA;)Az 1+ (mcp)f i £ (6163)
Mc,), N (me,), || [Mc,),la |Az| Az
[ 17 mc At |
dT/. =— _hAs AT, -exps| — (h_AS)AZ 1+ ( [})f Z E (6.16b)
) (mcp)f Az (mcp)‘f 1L [(Mcp)m]Az i AZ AZ

Integrando queste equazioni lungo Az si ottiene un sistema di due equazioni nelle due in-

cognite Ty, e T, il quale risolto porta alle seguenti due equazioni, analoghe alle (6.10a) e
(6.10b) [15]:

T, =T, —K|IT, ~T,,] (6.17a)
T, =T, +K,[T, ~T,,] (6.17b)

dove le costanti K; e K, sono:

K, = 1 1—exp {— (h.AS)AZ}{I+ (me, ) At }
{HW} (me,), (Mc,),]n (6.18a)
[

Mc,), s

K, = ! 1—exp {— (h.A‘V)AZ}{l+ (me, ), At }
{H [(Mc,,)m]Az} (e, || L(Me,), ] (6.18b)

() , At

L’efficienza del rigeneratore ¢ valutata applicando iterativamente le equazioni (6.17a) e
(6.17b) al processo di calcolo schematizzato in Fig. 6.4 (in cui il singolo apice (7") indica
le temperature durante il periodo di riscaldamento ed il doppio apice (7" ) indica le tempe-
rature durante il periodo di raffreddamento). Tali equazioni sono risolte per ciascuno degli
N, nodi spaziali e degli N; nodi temporali per entrambi i periodi di riscaldamento e di raf-
freddamento [15].

59



Te : Tw
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eIt cooling period g, o 8 oo B on

Fig. 6.4: Schema del processo di calcolo [15].

11 calcolo procede a partire da una distribuzione iniziale di temperatura della matrice li-
neare fra le due estremita calda e fredda (rispettivamente alle temperature 7, e T.):

T’; (171)1 = Tw -

CDir 1) i=123..N. 6.19)

N

dove col primo indice fra parentesi si indica il nodo spaziale mentre col secondo il nodo
temporale considerato.

La temperatura del fluido in ingresso si suppone costante durante tutto il periodo di ri-
scaldamento:

T/, =T, Jj=123.08, (620)

Il primo passo di calcolo consiste nel calcolare, a partire dalle temperature 7, (L,1), e
T/(11),, le temperature T7,(1,1), e T/(l,1), mediante I’applicazione delle equazioni

(6.17a) e (6.17b). Il processo di calcolo € poi ripetuto per ciascun nodo (1, 2, 3, ..., N,) uti-
lizzando la temperatura del fluido calcolata nel passo precedente come dato di ingresso per
il nuovo nodo (7/(2,1); =T/(1,1), ) mentre la temperatura della matrice 7,,(i,1), € ovun-

que nota dalla (6.19). Lo stesso processo ¢ poi ripetuto per gli &V, intervalli temporali in cui
si ¢ diviso il periodo di riscaldamento, in modo che una matrice di N, x N, equazioni ¢ risol-
ta sia per il fluido che per la matrice. Una volta completato il calcolo relativo al periodo di
riscaldamento, la distribuzione di temperatura della matrice ¢ utilizzata come condizione
iniziale per il calcolo relativo al successivo periodo di raffreddamento, con il fluido che ora
entra nel rigeneratore dall’estremita fredda con condizioni iniziali:

T/(N.,)j), =T, j=123,..,N, (6.21)

Per ogni ciclo di funzionamento vengono quindi risolte N, x N, x 2 x 2 equazioni. Lo
stesso processo di calcolo ¢ da ripetersi finché non si raggiunge un regime di funzionamen-
to stabile, nel senso che le distribuzioni di temperatura della matrice e del fluido in uscita
dai lati freddo e caldo del rigeneratore diventano cicliche.
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Noto il vettore delle temperature del fluido in uscita dal lato freddo del rigeneratore:

T{(N_.1)

, Tr(N.,2)
T, =| (6.22)

T/(N..N,)),

¢ ora possibile calcolare la variazione di entalpia subita da ogni elementino nel quale ¢ stato
diviso il flusso totale e calcolare cosi il rendimento del rigeneratore come rapporto fra la
variazione media di entalpia del fluido e la massima variazione possibile nel funzionamento

fra le temperature 7, e T,, [15]:
N/

[A(T,)) = h(T{ (N, )),)]

; / (6.23)
N, Ah

E =

max

Il calcolo dell’entalpia del fluido ¢ necessario perché alle temperature criogeniche il calo-
re specifico dell’elio ¢ fortemente variabile con la temperatura, per cui non ¢ possibile cal-
colare il rendimento come semplice rapporto fra differenze di temperature.

Per quanto riguarda il numero di nodi, la scelta dei valori opportuni di N, ed N, avviene
eseguendo vari processi di calcolo con numero di suddivisioni crescente fino ad arrivare ad
una situazione di convergenza dei risultati. Si puo dimostrare che, oltre a non presentare
problemi di convergenza legati ad una possibile inversione fra la temperatura del fluido e
quella della matrice, il modello di calcolo a flussi paralleli, rappresentato dalle equazioni
(6.17a) e (6.17b), presenta il vantaggio rispetto al modello alle differenze finite, rappresen-
tato dalle equazioni (6.10a) e (6.10b), di determinare una precisione di calcolo maggiore a
parita di numero di nodi spaziali e temporali. In altre parole & possibile eseguire il calcolo
con un numero minore di passi, € quindi con un minore tempo di calcolo [15].

Per quanto riguarda i dati del calore specifico dei materiali da utilizzare nei calcoli, alle
temperature criogeniche si ha una notevole dipendenza del ¢, dalla temperatura. Nel pro-
gramma di calcolo devono quindi essere presenti apposite procedure per il calcolo del calo-
re specifico dei materiali per ogni temperatura come interpolazione di dati sperimentali. I-
noltre, la quantita in massa di fluido che attraversa il rigeneratore ad ogni ciclo ¢ data dal
prodotto fra il volume della camera di espansione (noto) ¢ la densita dell’elio all’alta pres-
sione del ciclo ed alla temperatura di refrigerazione T.. E quindi necessario calcolare tale
valore a partire dalla relativa tabella di dati sperimentali.

Nei diagrammi da Fig. 6.5 a Fig. 6.8 sono rappresentati i calori specifici del piombo, del
materiale magnetico Er(Nig 75C0q.9,5)> € dell’elio alle pressioni di 8 kg/cm2 (0.785 MPa) e
di 20 kg/cm® (1.96 MPa). In Fig. 6.9 & mostrato I’andamento della densita dell’elio a 20
kg/cm® (1.96 MPa) in funzione della temperatura. Infine la Fig. 6.10 confronta le caratteri-
stiche del calore specifico del piombo e del materiale magnetico utilizzato negli esperimen-
ti. Si noti che i dati sperimentali relativi al calore specifico del materiale magnetico utilizza-
to sono disponibili solo per temperature inferiori ai 27 K. E stato quindi possibile effettuare
calcoli solo relativamente alle condizioni di funzionamento per le quali 7,, <27 K.

61



62

1.4

1.2 + /-'_‘—‘
1.0

0.8 /
0.6 ——FPb

Calore specifico [J/cm3K]

0.2 +
0.0 f f f f f f f f

0 10 20 30 40 50 60 70 80

Temperatura [K]

Fig. 6.5: Calore specifico del piombo.
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Fig. 6.6: Calore specifico del materiale magnetico Er(Niy,975C00.925)5.
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Fig. 6.8 Calore specifico dell elio alla pressione di 1.96 MPa.
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Fig. 6.9: Densita dell’elio alla pressione di 1.96 MPa.
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6.2 I RISULTATI DELLE SIMULAZIONI

Il codice per la simulazione ¢ stato scritto principalmente con lo scopo di ottenere infor-
mazioni utili sul funzionamento del rigeneratore, al fine di ridurre il numero di prove spe-
rimentali necessarie a determinare la configurazione ottimale di funzionamento. Infatti, per
stabilire quale sia il rapporto ottimale fra la quantita di piombo (al lato caldo del rigenerato-
re) e di materiale magnetico (al lato freddo del rigeneratore) sono necessarie varie prove
sperimentali con diversi rapporti quantitativi fra i due materiali. Tali prove sperimentali ri-
chiedono molto tempo: mediamente ¢ stato possibile testare non piu di una configurazione
di funzionamento la settimana. Pertanto, la possibilita di simulare il comportamento del ri-
generatore e di stimare, seppur in modo approssimativo, il rapporto Er(Ni,Co)/Pb che de-
termina la massima efficienza di scambio termico del rigeneratore riduce notevolmente il
tempo necessario alla sperimentazione.

Il primo obiettivo ¢ determinare quale sia il numero opportuno di nodi spaziali N, e tem-
porali N, con cui eseguire la simulazione. A tale scopo ¢ stata eseguita una serie di simula-
zioni con valori di NV, ed N, crescenti, fino a determinare la convergenza dei risultati. Si ¢
scelto un rapporto fra la quantita (in volume) di materiale magnetico e di piombo pari al
30%, mentre le temperature di funzionamento del rigeneratore considerate sono 7, = 24.1
K e T, = 13.6 K (valori medi riscontrati nel funzionamento in assenza di carico termico sul
primo stadio). E da notare che non ¢ stato possibile effettuare simulazioni con riferimento
alla condizione di funzionamento con carico termico sul primo stadio pari a 30 Wy,, perché
determina temperature T, superiori ai 27 K (temperatura massima per la quale sono dispo-
nibili dati sperimentali sul calore specifico del materiale Er(Nig75C0¢.925)2).

A seguito di queste simulazioni si sono scelti NV, = 2000 ed N, = 4000. Infatti, come ripor-
tato nella Tab. 6.1 ed in Fig. 6.11, un raddoppio di tali valori (con conseguente quadrupli-
cazione del tempo di calcolo) determina una variazione dei risultati che interessa solo la
quinta cifra significativa, ed una tale precisione di calcolo ¢ stata giudicata piu che suffi-
ciente.

99.90%
99.85% -
99.80% -

Sim. | Nz Nt Efficienza -
N

#1 | 125 ] 250 [ 99.889% 5 9975%
Q

#2 | 250 | 500 | 99.749% 2 99.70% |

#3 | 500 | 1000 ]| 99.665% e

#4 | 1000 | 2000 | 99.619% 99.65% -

#5 | 2000 | 4000 | 99.595% 99 60%

#6 | 4000 | 8000 | 99.593% LR I a—
99.55%

Tab. 6.1: Risultati della serie di si- # 0 n 44 45 46

mulazioni per la scelta di Nz ed Nt.
Simulazione

Fig. 6.11: Convergenza dei risultati.
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Assunti NV, = 2000 ed N, = 4000, ¢ stata quindi effettuata la serie dei calcoli relativi a sette
diversi rapporti quantitativi (in volume) fra il materiale magnetico ed il piombo: 0%, 10%,
20%, 30%, 40%, 50% e 70%. I risultati sono raccolti in Tab. 6.2 e rappresentati nel dia-
gramma di Fig. 6.12. I risultati di calcolo indicano che I’utilizzo del materiale magnetico
determini un miglioramento dell’efficienza del rigeneratore. Il rapporto ottimale di funzio-
namento risulta essere quello con il 30% in volume di materiale magnetico.

Tab. 6.2: Risultati delle simulazioni per vari rapporti Er(Ni,Co)/Pb.

Efficienza

T, [K] | T.[K] 0% 10% 20% 30% 40% 50% 70%
20.7 10.8 | 98.41% | 98.76% | 98.77% | 98.87% | 98.81% | 98.78% | 98.78%
24.1 13.6 | 99.49% | 99.59% | 99.60% | 99.60% | 99.59% | 99.59% | 99.58%
25.0 18.7 | 99.94% | 99.92% | 99.92% | 99.91% | 99.91% | 99.91% | 99.91%

100.00%

99.80%

99.60%

99.40%

Pid — — — 0% Ex(Ni,Co)/Pb

g 99.20% / e 10% Er(Ni,Co)/Pb —
5 / 20% Er(Ni,Co)/Pb
£ 99.00% 74

/ 7
/
98.80% ¥ 7

30% Er(Ni,Co)/Pb | |
40% Er(Ni,Co)/Pb | _|

// 50% Er(Ni,Co)/Pb
98.60% 70% Er(Ni,Co)/Pb [
/
98.40% ¥
98.20% : : : : : : :
11 12 13 14 15 16 17 18
Te [K]

Fig. 6.12: Diagramma dei risultati delle simulazioni per vari rapporti Er(Ni,Co)/Pb.

Dalla Fig. 6.12 ¢ comunque possibile notare che per temperature superiori ai 14 K (quelle
di maggior interesse per il funzionamento del cryocooler) I’efficienza del rigeneratore con
solo piombo ¢ gia elevata, e sempre superiore al 99.5%. Cio porta a pensare che in tali con-
dizioni di funzionamento il calore specifico del piombo sia gia sufficiente ad assicurare un
buon funzionamento del rigeneratore, e che 1’uso di un costoso materiale magnetico ad ele-
vato calore specifico possa risultare superfluo, non essendo possibile migliorare ulterior-
mente in modo significativo la gia buona efficienza del rigeneratore. Alla temperatura di
13.6 K, I'utilizzo di una quantita in volume del 30% di materiale magnetico determina un
incremento dell’efficienza dello 0.11% (passando dal 99.49% al 99.60%).
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L’efficienza di uno scambiatore rigenerativo di calore dipende in prima misura dal rap-
porto fra la capacita termica della matrice e quella del fluido circolante in un ciclo di fun-
zionamento. Nel caso di funzionamento all’interno di un cryocooler Gifford-McMahon, es-
sa dipende quindi dalla corsa totale del movimento del rigeneratore, dipendendo da questa
la quantita di elio immessa in camera di espansione ad ogni ciclo. Si ¢ quindi effettuata
un’altra serie di simulazioni con riferimento ad una maggiore corsa di funzionamento del
cryocooler, aumentata da 20 mm a 32 mm.

Dapprima si ¢ verificato che la scelta di N, = 2000 ed VN, = 4000 fosse corretta anche nel
caso di corsa pari a 32 mm. I risultati sono riportati nella Tab. 6.3 ed in Fig. 6.13. E stata
quindi effettuata una seconda serie di simulazioni nelle stesse condizioni di funzionamento
precedenti, ma con corsa pari a 32 mm. I risultati sono raccolti in Tab. 6.4 e rappresentati
nel diagramma di Fig. 6.14. Si noti che i valori calcolati dell’efficienza del rigeneratore so-
no ovunque inferiori al caso precedente. In particolare nel caso di utilizzo di solo piombo si
ha un’efficienza del 98.12% a 13.6 K. L’utilizzo del materiale magnetico determina un mi-
glioramento dell’efficienza con andamento molto simile a quello riscontrato in precedenza,
ma con incrementi maggiori. La configurazione ottimale risulta sempre quella col 30% in
volume di materiale magnetico, ma il miglioramento dell’efficienza a 13.6 K risulta ora del-
lo 0.40% (passando dal 98.12% al 98.52%).

A seguito di queste considerazioni, si pud quindi supporre che 1’utilizzo del materiale
magnetico Er(Nig ¢75C0g.925), sul lato freddo del secondo rigeneratore di calore possa effetti-
vamente determinare un miglioramento delle prestazioni del cryocooler Gifford-McMahon.
Secondo i calcoli effettuati, il rapporto ottimale di funzionamento sembra da ricercarsi vici-
no al 30%. Inoltre ¢ stato previsto che in corrispondenza del funzionamento a corsa allunga-
ta (32 mm) 1’utilizzo del materiale magnetico determini un maggiore incremento delle pre-
stazioni.

98.75%
Sim. | Nz Nt | Efficienza 98.70% 1
#1 125 | 250 98.726% 98.65% -
#2 | 250 | 500 | 98.602% < 98.60% |
0, =]
#3 500 | 1000 | 98.556% 8 98550 -
#4 1000 | 2000 98.529% =
#5 | 2000 | 4000 | 98.510% 1 98.50% 1
#6 4000 | 8000 98.505% 98.45%
98.40% -
Tab. 6.3: Risultati della serie di simu- °
lazioni con corsa allungata a 32 mm 98.35%
per la scelta di N, ed N,. #1 #2 #3 #4 #5 #6

Simulazione

Fig. 6.14: Convergenza dei risultati.
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Tab. 6.4: Risultati delle simulazioni con corsa allungata a 32 mm per vari rapporti Er(Ni,Co)/Pb.

Efficienza
T, [K] | T.[K] 0% 10% 20% 30% 40% 50% 70%
20.7 10.8 94.12% | 95.53% | 96.21% | 96.30% | 96.01% | 95.93% | 95.84%
24.1 13.6 | 98.12% | 98.48% | 98.51% | 98.52% | 98.48% | 98.44% | 98.40%
25.0 18.7 | 99.43% | 99.38% | 99.34% | 99.31% | 99.31% | 99.30% | 99.30%
100.00%
99.00% -
98.00% -
g 97.00% : ‘ — — — 0% Er(Ni,Co)/Pb | |
§ / // 10% Er(Ni,Co)/Pb
| o .
£ 96.00% // 20% Er(Ni,Co)/Pb
Y 30% Er(Ni,Co)/Pb
/ 40% Er(Ni,Co)/Pb
95.00% / r(NLCoYPb |
50% Er(Ni,Co)/Pb
/ 70% Ex(Ni,Co)/Pb
94.00%
93.00% : | : : : : :
11 12 13 14 15 16 17 18
Tc [K]

Fig. 6.14: Diagramma dei risultati delle simulazioni con corsa allungata a 32 mm

per vari rapporti Er(Ni,Co)/Pb.
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CAPITOLO 7

I RISULTATI SPERIMENTALI

7.1 LE CARATTERISTICHE DEL CRYOCOOLER UTILIZZATO

Il cryocooler utilizzato negli esperimenti € un modello non commerciale della Toshiba. Si
tratta di un cryocooler di tipo Gifford-McMahon a due stadi di espansione, utilizzato per
temperature di refrigerazione comprese fra 10 K e 20 K, con potenze refrigeranti che vanno
da meno di 4 Wy, a 10 K fino a 12 Wy, a 20 K. Durante lo svolgimento degli esperimenti
tali valori sono stati aumentati fino ad un massimo che va da poco piu di 4 Wy, a 10 K ad
oltre 16 Wy, a 20 K. La Fig. 7.1 da un’idea delle dimensioni esterne del cryocooler (circa
300 mm x 600 mm X 150 mm), ma non deve essere fuorviante sul peso del dispositivo, che
¢ di circa 15 kg.

Il cryocooler ¢ del tipo a comando meccanico del moto dei rigeneratori, con corsa di 20
mm (durante gli esperimenti la corsa € stata aumentata a 32 mm). Utilizzando un inverter &
possibile variare la frequenza di alimentazione del motore, e quindi la velocita alternativa di
funzionamento. Nella serie di esperimenti con corsa di 20 mm ¢ stata utilizzata una velocita
operativa di 72.8 rpm, ritenuta ottimale in base a precedenti prove sperimentali in condizio-
ni simili. Nella successiva serie con corsa di 32 mm si sono invece testale le velocita opera-
tive di 45.5 rpm, 57.6 rpm e 72.8 rpm. In Fig. 7.2 ¢ mostrato lo schema del cryocooler uti-
lizzato.

Il primo rigeneratore di calore utilizza una matrice in bronzo sul lato caldo e acciaio sul
lato freddo (essendo, come mostrato in Fig. 5.8, il calore specifico del bronzo maggiore di
quello dell’acciaio per temperature superiori a 100 K e viceversa). La matrice ¢ del tipo a
maglie. Il secondo rigeneratore utilizza invece una matrice a microsfere con diametro di 0.3
mm. Il materiale ¢ piombo sul lato caldo e Er(Nig 75C00.9,5), sul lato freddo, con il rapporto
quantitativo ottimale fra i due materiali da determinarsi sperimentalmente. Le dimensioni
interne del secondo rigeneratore sono:

e lunghezza 160 mm;
e diametro 28 mm.

Entrambi 1 rigeneratori utilizzano un involucro esterno in resina sintetica, caratterizzata
da limitati coefficienti di dilatazione e di conduttivita termica. In Fig. 7.3 ¢ mostrato il
cryocooler smontato, con il dispositivo meccanico di comando e i due rigeneratori di calore.
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Fig. 7.2: Schema del cryocooler Gifford-
McMahon utilizzato negli esperimenti [22].

Fig. 7.1: Il cryocooler utilizzato negli
esperimenti. 1l peso del dispositivo e di
circa 15 kg [16].

Fig. 7.3: La testa del cryocooler smontata: il sistema di comando mec-
canico e i due rigeneratori di calore.
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7.2 L’APPARATO SPERIMENTALE

Per il funzionamento del cryocooler Gifford-McMahon ¢ necessario un compressore e-
sterno che fornisca i due livelli di alta e bassa pressione. Il compressore utilizzato negli e-
sperimenti (U110DW, Daikin Cryotec) ha una potenza di 5.9 kW, nel funzionamento a 50
Hz (7.1 kW, a 60 Hz). I livelli di alta e bassa pressione sono fissati rispettivamente a 20
kg/em? (1.96 MPa) e 8 kg/cm® (0.785 MPa). Il compressore ¢ collegato al cryocooler trami-
te due tubi flessibili rinforzati con maglia metallica esterna, e dotati di innesti a vite. Il
cryocooler ¢ montato in un supporto cilindrico ed isolato termicamente avvolgendolo con
materiali isolanti multistrato e creando il vuoto spinto all’interno del contenitore. In Fig. 7.4
¢ mostrato il compressore (in basso), I’inverter utilizzato per comandare il motore del cryo-
cooler (sopra il compressore) ed il cryocooler montato nel supporto cilindrico di prova (sul-
lo sfondo).

Per misurare la potenza refrigerante del cryocooler in una certa configurazione di funzio-
namento, si impongono vari carichi termici sul primo e sul secondo stadio e si misurano le
relative temperature di funzionamento a regime. Per imporre i carichi termici sul primo e
sul secondo stadio si utilizzano due resistenze elettriche. Agendo sui rispettivi alimentatori,
si varia la tensione di alimentazione e si impone quindi 1’opportuno carico termico di test.
Le temperature del primo ¢ del secondo stadio sono rilevate con due termocoppie poste in
corrispondenza delle camere di espansione del primo e del secondo stadio, ¢ registrate da
una centralina a nastro. Le temperature di regime si raggiungono dopo piu di 2 ore di transi-
torio, per cui i tempi necessari a raccogliere i dati sperimentali sono molto lunghi. Un sen-
sore rileva la pressione a monte del primo rigeneratore. La figura 7.5 rappresenta lo schema
della disposizione dei componenti principali del cryocooler, assieme alle resistenze elettri-
che ed ai sensori di temperatura e di pressione. La Fig. 7.6 mostra 1’apparato sperimentale
al completo, con gli alimentatori e la centralina a nastro.

w0,

Inverter
0 S
_—pq—
~A_1
D1
Resistenza
oofe[: -
Resistenza
Fig. 7.4: Gli elementi essenziali T : Termocoppia Compressore
per il funzionamento del cryocoo- P : Sensore di Pressione

ler: il compressore (in basso),

Uinverter (sopra al compressore)
ed il cryocooler stesso (sullo Fig. 7.5: Lo schema di principio dell apparato sperimentale.

sfondo).
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Fig. 7.6: L’apparato sperimentale completo: sulla destra la centralina
a nastro per la registrazione dei dati sperimentali e, in basso, gli ali-
mentatori delle resistenze utilizzate per imporre i desiderati carichi
termici sul primo e sul secondo stadio del cryocooler.

7.3 LA PREPARAZIONE DELL’ESPERIMENTO

La preparazione dell’esperimento € un processo che richiede molto tempo e che contri-
buisce ad aumentare la durata delle prove sperimentali. A partire dal momento in cui si
spegne il cryocooler operante nelle condizioni previste dall’esperimento precedente, ¢ pri-
ma necessario attendere una notte per il riscaldamento a temperatura ambiente, poi
un’intera giornata lavorativa per le operazioni di sostituzione del rigeneratore e di riavvio
del sistema, infine bisogna attendere un’altra notte per il raffreddamento a regime del cryo-
cooler alle temperature criogeniche.

La procedura per la preparazione di un nuovo esperimento ¢ la seguente:

1.

Una volta spento il cryocooler, ¢ necessario attendere che si porti alla temperatura
ambiente prima di aprirlo. Infatti I’ingresso di aria all’interno del cryocooler quan-
do questo ¢ ancora alle temperature criogeniche determinerebbe la condensazione
di umidita con formazione di ghiaccio nei rigeneratori, cosa che potrebbe ostruire i
canali di passaggio interni alla matrice e, a causa dell’espansione del ghiaccio, an-
che danneggiare I’involucro dei rigeneratori. Affinché il cryocooler si porti alla
temperatura ambiente, sono necessarie dalle 8 alle 10 ore dopo lo spegnimento.
Una volta raggiunta la temperatura ambiente, si procede staccando i tubi che col-
legano il cryocooler al compressore, e poi aprendo le valvole di sfogo sul cryocoo-
ler per liberare I’elio in pressione. A questo punto ¢ possibile svitare le viti della
flangia di attacco e rimuovere il cryocooler dal supporto cilindrico esterno.

Si rimuovono i due rigeneratori dalla testa del cryocooler, e si inseriscono in un
forno asciugatore per almeno un’ora, il quale rimuove 1’eventuale umidita interna
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3.

4.

5.

ai rigeneratori per mezzo dell’'uso combinato di bassa pressione e alta temperatura
(70°C). In Fig. 7.7 &€ mostrato tale dispositivo con vari rigeneratori al suo interno.
Si apre il secondo rigeneratore e, dopo aver rimosso il materiale utilizzato nel test
precedente, si inseriscono le quantita di materiale magnetico e di piombo desidera-
te. I due strati di materiale, in forma di microsfere del diametro di 0.3 mm, sono
mantenuti separati da una maglia in acciaio da 200 mesh. La Fig. 7.8 mostra il se-
condo rigeneratore durante la fase finale di riempimento. La fase del riempimento
del rigeneratore con le microsfere ¢ particolarmente delicata. Occorre raggiungere
il massimo fattore di riempimento possibile (cio¢ il massimo rapporto fra il volu-
me della matrice ed il volume interno del rigeneratore), in modo da ottenere il du-
plice vantaggio di inserire la massima quantita possibile di materiale e di avere vo-
lumi vuoti minimi. A tale scopo, durante il riempimento si mantiene il rigeneratore
in vibrazione per 5+10 minuti, in modo che, tramite I’effetto combinato delle vi-
brazioni e della forza di gravita, le sferette tendono spontaneamente a disporsi nel-
la condizione di massimo riempimento.

Fig. 7.8: La fase finale di riempimento del secondo rigene-
Fig. 7.7: 1l forno asciugatore. ratore con il materiale in microsfere. L’involucro a sinistra
contiene il materiale magnetico in eccesso.

Si inserisce nuovamente il rigeneratore nel forno asciugatore per rimuovere
I’umidita eventualmente presente nel materiale immesso. Attesa un’ora, € ora pos-
sibile montare i due rigeneratori sulla testa del cryocooler (vedi Fig. 7.9) e disporlo
nuovamente nel supporto cilindrico.

Si inizia la fase di pre-avvio del cryocooler, che si articola nei seguenti punti:

e  Si utilizza una pompa per creare il vuoto spinto (con pressione inferiore ai
1076 Torr, pari a 1.33x10™* Pa) necessario all’isolamento termico del cryo-
cooler. La Fig. 7.10 mostra il cryocooler e la pompa a vuoto durante questa
fase, che dura circa un’ora.

¢ Si connette una bombola contenente elio al tubo di ingresso del cryocooler e
si apre la valvola di uscita all’ambiente esterno. Si fa quindi funzionare il
cryocooler con una frequenza di 15 rpm per circa 20 minuti, scaricando
I’elio che fluisce attraverso i rigeneratori all’esterno. In questo modo si ot-



tiene la totale sostituzione dell’aria
presente all’interno del cryocooler
con I’elio.
e Spento il cryocooler, si connettono
i tubi flessibili che lo collegano al
compressore, dopodiché si agisce
sull’inverter per attivarne il funzio-
namento alla frequenza desiderata.
Il transitorio necessario al raffred-
damento dura circa 3+5 ore.
Una volta atteso il raffreddamento del
cryocooler, le prove sperimentali proce-
dono imponendo i carichi termici deside-
rati al primo e al secondo stadio, e misu-
rando le temperature di funzionamento a
regime, che si raggiungono dopo un tran-
sitorio di 2 ore o piu. Oltre alle temperatu-
re di regime del primo e del secondo sta-
dio (T1, T2), si misura la pressione mas-
sima e minima dell’elio su un ciclo (PH,
PL), per controllare che le differenze ri-
scontrate negli esperimenti non siano do-
vute ad eventuali variazioni della pressio-
ne durante il funzionamento.

Fig. 7.9: Il cryocooler completo, prima
del montaggio nel supporto cilindrico.

Fig. 7.10: La fase di pre-avvio del cryocooler: utilizzo della pompa a
vuoto (sulla sinistra in figura) per l’isolamento termico del cryocooler.
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7.4 LA SERIE DI ESPERIMENTI CON CORSA DI 20 mm

Le condizioni sperimentali durante la serie di esperimenti con corsa di 20 mm sono le se-
guenti:
¢ frequenza di funzionamento di 72.8 rpm (giudicata ottimale in base a precedenti pro-
ve sperimentali);
e 5 diversi carichi termici al secondo stadio (Q2 =0 Wy, 4 Wy, 8 Wy, 12 Wy, 14 Wy);
e 2 diversi carichi termici al primo stadio (Q1 =0 Wy, 30 Wy,);
e 4 diversi rapporti fra la quantita di materiale magnetico e di piombo (0%, 30%, 50%,
70%).

Le grandezze misurate sono (vedi schema in Fig. 7.5):

e T1 e T2: temperature a regime rilevate in corrispondenza della camera di espansione
del primo e del secondo stadio;

e PH e PL: pressione massima e minima su un ciclo di funzionamento rilevate a monte
del primo rigeneratore.

La Tab. 7.1 mostra le quantita di piombo e Er(Nig75C00.9,5), utilizzate nei vari esperi-
menti. I dati sperimentali rilevati sono raccolti nelle tabelle dalla 7.2 alla 7.5. Nei grafici di
Fig. 7.11 e 7.12 ¢ mostrato il confronto fra le potenze refrigeranti rilevate per le varie con-
figurazioni del rigeneratore utilizzate, rispettivamente nel caso di carico termico nullo sul
primo stadio (Q1 =0 Wy,) e di carico termico sul primo stadio pari a 30 Wy, (Q1 =30 Wy,).
Nei grafici di Fig. 7.13 e 7.14 € mostrato I’incremento (in Wy,) della potenza refrigerante
ottenuto grazie all’utilizzo di materiale magnetico rispetto al caso di utilizzo di solo piom-
bo. Infine nei grafici di Fig. 7.15 e 7.16 ¢ mostrato I’incremento di potenza refrigerante in
termini percentuali.

Tab. 7.1: Quantita di materiale utilizzate nella serie di esperimenti con corsa di 20 mm.

Quantita di materiale
Esp. Pb [g] Er(Ni,Co) [g] %Vol Er(Ni,Co)
#1 680 0 0 %Vol
#2 476 200 30 %Vol
#3 340 330 50 %Vol
#4 204 458 70 %Vol

Tab. 7.2: Dati sperimentali relativi al test #1 con lo 0% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 183 5.4 214 9.0
0 4 21.0 10.9 21.9 10.2
0 8 243 14.0 22.0 10.9
0 12 253 19.5 2.5 11.2
0 14 23.4 28.8 228 11.1
30 0 40.7 5.0 22.0 8.6
30 4 46.3 10.1 22.7 9.7
30 8 543 12.9 235 10.5
30 12 57.1 19.2 23.8 10.9
30 14 54.8 24.0 23.9 10.9

74



Tab. 7.3: Dati sperimentali relativi al test #2 con il 30% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 17.7 5.9 21.0 9.0
0 4 20.0 10.7 215 10.0
0 8 23.1 13.4 21.8 10.6
0 12 24.1 18.0 2.5 11.0
0 14 22.0 30.3 227 11.0
30 0 40.0 5.0 22.0 8.6
30 45.0 10.0 227 9.6
30 8 53.6 13.1 23.4 10.2
30 12 524 18.6 23.6 10.5
30 14 51.3 242 23.9 10.8

Tab. 7.4: Dati sperimentali relativi al test #3 con il 50% di Er(Ni,Co).

Carichi termici

Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 18.1 5.5 21.0 9.0
0 4 21.0 10.7 216 10.0
0 8 249 13.4 22.1 10.8
0 12 25.6 18.5 226 11.0
0 14 228 31.0 22.8 11.0
30 0 41.5 4.6 22.1 8.6
30 49.4 9.8 23.0 9.7
30 8 59.9 13.5 23.7 10.5
30 12 56.4 18.3 23.8 10.5
30 14 53.7 232 23.8 10.5

Tab. 7.5: Dati sperimentali relativi al test #4 con il 70% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 17.6 5.6 21.0 8.9
0 4 19.7 10.7 215 9.9
0 8 238 13.5 21.8 10.5
0 12 23.4 19.7 25 11.0
0 14 21.1 33.3 22.6 10.9
30 0 418 49 22.4 8.9
30 4 495 10.3 23.2 10.0
30 8 522 14.1 235 10.5
30 12 49.6 193 235 10.5
30 14 48.1 24.1 23.5 10.4
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Dai risultati delle prove sperimentali, si pud concludere che I’utilizzo del rigeneratore
multistrato con piombo sul lato caldo e materiale magnetico Er(Nig ¢75C0¢.925), sul lato fred-
do determini un aumento della potenza refrigerante, specie nel caso di carico termico nullo
sul primo stadio. Fra le configurazione testate, la condizione piu favorevole risulta essere
quella con il 30% in volume di Er(Nig75C00.95),. Per tale rapporto Er(Ni,Co)/Pb, il massi-
mo miglioramento si ha in corrispondenza della temperatura di 18 K, in corrispondenza del-
la quale si ha una potenza refrigerante di 12 Wy, contro i circa 10.9 Wy, nel caso di utilizzo
di solo piombo, corrispondente ad un incremento del 10% della potenza refrigerante. I gra-
fici in Fig. 7.13 e 7.15 mostrano che nel caso di assenza di carico termico sul primo stadio
si ha un miglioramento per tutte le temperature di refrigerazione comprese nella fascia di
interesse che va da 10 K a 20 K.

7.5 LA SERIE DI ESPERIMENTI CON CORSA DI 32 mm

A seguito dei risultati ottenuti negli esperimenti precedenti, si ¢ provato ad aumentare la
corsa del cryocooler per evidenziare se, a causa del conseguente incremento della quantita
di elio fluente ad ogni ciclo e quindi della diminuzione del rapporto fra la capacita termica
della matrice e quella del fluido circolante, 1’utilizzo di un materiale magnetico ad elevato
calore specifico determinasse un incremento ancora maggiore della potenza refrigerante ri-
spetto all’utilizzo di solo piombo. Non essendo stati effettuati in precedenza test analoghi
con corsa allungata, si ¢ deciso di eseguire le prove sperimentali con tre diverse frequenze
di funzionamento: 45.5 rpm, 57.6 rpm e 72.8 rpm. Per quanto riguarda il rapporto
Er(Ni,Co)/Pb, si ¢ deciso di testare la sola configurazione col 30% in volume di materiale
magnetico, e di confrontarla con il caso di solo piombo.

Le condizioni sperimentali durante la serie di esperimenti con corsa di 32 mm sono quin-
di le seguenti:

e 2 diversi rapporti fra la quantita di materiale magnetico e di piombo (0%, 30%);

e 6 diversi carichi termici al secondo stadio (Q2 = 0 Wy,, 4 Wy, 8 Wy, 12 Wy, 14
Win, 16 W),

e 2 diversi carichi termici al primo stadio (Q1 =0 Wy,, 30 Wy,);

e 3 diverse frequenze di funzionamento (45.5 rpm, 57.6 rpm, 72.8 rpm).

Le grandezze misurate sono le stesse della serie precedente, ovvero (vedi Fig. 7.5):

e T1 e T2: temperature a regime rilevate in corrispondenza della camera di espan-
sione del primo e del secondo stadio;

e PH e PL: pressione massima e minima su un ciclo di funzionamento rilevate a
monte del primo rigeneratore.

La Tab. 7.6 mostra le quantita di piombo e Er(Nig75C0.925), utilizzate nei 6 esperimenti
effettuati, assieme alle relative frequenze di funzionamento.

Quantita di materiale Frequenza

Tab. 7.6: Quan- Exp. Pb [g] Er(Ni,Co) [g] %Vol Er(Ni,Co) [rpm]
tita di materiale #1 678 0 0 %Vol 45.5
utilizzate nella #2 678 0 0 %Vol 57.6
serie di gsperi_ #3 678 0 0 %Vol 72.8
menti con corsa #4 476 192 30 %Vol 45.5
di 32 mm. #5 476 192 30 %Vol 57.6

#6 476 192 30 %Vol 72.8
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I dati sperimentali relativi alla frequenza di funzionamento di 45.5 rpm sono raccolti nel-
le Tab. 7.7 e 7.8. Nei grafici di Fig. 7.17 e 7.18 ¢ mostrato il confronto fra le potenze refri-
geranti relative alle due configurazioni del rigeneratore utilizzate, con lo 0% ed il 30% di
Er(Ni,Co), rispettivamente nel caso di carico termico nullo sul primo stadio (Q1 =0 Wy,) e
di carico termico sul primo stadio pari a 30 Wy, (Q1 = 30 Wy,). Nei grafici di Fig. 7.19 e
7.20 € mostrato I’incremento (in Wy,) della potenza refrigerante ottenuto grazie all’utilizzo
di materiale magnetico rispetto al caso di utilizzo di solo piombo. Infine nei grafici di Fig.
7.21 e 7.22 ¢ mostrato I’incremento di potenza refrigerante in termini percentuali.

Tab. 7.7: Dati sperimentali relativi al test #1 con lo 0% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/em’] | PL [kg/em’]
0 0 17.1 5.1 21.6 7.0
0 4 18.7 10.1 22.6 8.0
0 8 21.0 12.9 23.1 8.6
0 12 2238 16.7 233 9.0
0 14 23.4 19.4 235 93
0 16 23.1 243 23.6 9.4
30 0 35.1 4.7 226 6.6
30 4 38.9 9.5 235 7.7
30 8 453 12.0 239 8.5
30 12 523 15.8 24.4 9.2
30 14 524 19.2 24.5 9.4
30 16 51.3 24.0 24.5 9.5

Tab. 7.8: Dati sperimentali relativi al test #4 con il 30% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/em’] | PL [kg/em’]
0 0 16.7 5.0 22.0 7.1
0 4 18.7 9.9 23.0 8.2
0 8 21.1 12.5 234 8.9
0 12 23.6 15.2 23.7 9.4
0 14 24.4 17.6 24.0 9.7
0 16 2.5 26.3 24.1 9.8
30 0 33.9 4.7 23.0 6.9
30 4 37.9 9.4 23.7 8.0
30 8 44.8 11.9 24.1 8.9
30 12 51.4 16.1 24.7 9.7
30 14 50.9 19.6 247 9.9
30 16 49.5 25.6 24.8 10.0
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Fig. 7.17: Confronto fra le potenze refrigeranti misurate nel caso di
assenza di carico termico sul primo stadio (Q1 = 0 Wy,).
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Fig. 7.18: Confronto fra le potenze refrigeranti misurate nel caso di
carico termico sul primo stadio Q1 = 30 W,
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Fig. 7.19: Incremento della potenza refrigerante rispetto all utilizzo
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Fig. 7.20: Incremento della potenza refrigerante rispetto all utilizzo
di solo piombo (test #1) nel caso di Q1 = 30 Wy,
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I dati sperimentali relativi alla frequenza di funzionamento di 57.6 rpm sono raccolti nel-
le Tab. 7.9 e 7.10. Nei grafici di Fig. 7.23 e 7.24 ¢ mostrato il confronto fra le potenze re-
frigeranti relative alle due configurazioni del rigeneratore utilizzate, con lo 0% ed il 30% di
Er(Ni,Co), rispettivamente nel caso di carico termico nullo sul primo stadio (Q1 =0 Wy,) e
di carico termico sul primo stadio pari a 30 Wy, (Q1 = 30 Wy,). Nei grafici di Fig. 7.25 e
7.26 € mostrato I’incremento (in Wy,) della potenza refrigerante ottenuto grazie all’utilizzo
di materiale magnetico rispetto al caso di utilizzo di solo piombo. Infine nei grafici di Fig.
7.27 e 7.28 & mostrato I’incremento di potenza refrigerante in termini percentuali.
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Tab. 7.9: Dati sperimentali relativi al test #2 con lo 0% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/em’] | PL [kg/em’]
0 0 18.0 5.5 21.6 7.4
0 4 19.3 9.9 22.4 8.4
0 8 21.2 12.5 225 9.0
0 12 2238 15.7 228 9.5
0 14 232 17.8 229 9.7
0 16 23.4 20.9 233 9.9
30 0 343 5.1 225 75
30 4 36.4 9.3 23.1 8.3
30 8 40.3 11.6 235 9.0
30 12 44.4 143 238 9.5
30 14 45.0 16.3 24.0 9.8
30 16 44.8 19.4 24.0 10.0

Tab. 7.10: Dati sperimentali relativi al test#5 con il 30% di Evr(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 17.6 5.7 222 7.7
0 4 19.0 9.8 229 8.6
0 8 20.8 12.2 23.1 9.4
0 12 2238 14.6 23.4 9.9
0 14 243 16.2 23.6 10.0
0 16 23.1 20.3 23.7 10.2
30 0 33.3 52 229 7.7
30 4 35.9 9.3 235 8.5
30 8 39.7 115 23.7 9.4
30 12 455 14.9 24.4 10.1
30 14 45.0 16.9 24.4 103
30 16 44.1 19.8 24.5 10.4
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Fig. 7.23: Confronto fra le potenze refrigeranti misurate nel caso di
assenza di carico termico sul primo stadio (Q1 = 0 Wy,).
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Fig. 7.25: Incremento della potenza refrigerante rispetto all utilizzo
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Fig. 7.26: Incremento della potenza refrigerante rispetto all utilizzo
di solo piombo (test #2) nel caso di Q1 = 30 Wy,
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I dati sperimentali relativi alla frequenza di funzionamento di 72.8 rpm sono raccolti nel-
le Tab. 7.11 e 7.12. Nei grafici di Fig. 7.29 e 7.30 ¢ mostrato il confronto fra le potenze re-
frigeranti relative alle due configurazioni del rigeneratore utilizzate, con lo 0% ed il 30% di
Er(Ni,Co), rispettivamente nel caso di carico termico nullo sul primo stadio (Q1 =0 Wy,) e
di carico termico sul primo stadio pari a 30 Wy, (Q1 = 30 Wy,). Nei grafici di Fig. 7.31 e
7.32 ¢ mostrato I’incremento (in Wy,) della potenza refrigerante ottenuto grazie all’utilizzo
di materiale magnetico rispetto al caso di utilizzo di solo piombo. Infine nei grafici di Fig.
7.33 e 7.34 ¢ mostrato I’incremento di potenza refrigerante in termini percentuali.

88

Tab. 7.11: Dati sperimentali relativi al test #3 con lo 0% di Er(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 19.7 6.0 21.6 7.9
0 4 20.7 9.8 22.1 8.8
0 8 22.1 123 22.4 9.5
0 12 23.4 15.2 2.5 10.0
0 14 23.9 17.0 22.6 10.0
0 16 23.9 19.4 2238 10.1
30 0 34.4 5.7 22.4 8.2
30 4 36.1 9.3 227 8.9
30 8 38.3 11.4 228 9.4
30 12 40.3 13.7 23.1 9.9
30 14 41.1 15.5 233 10.1
30 16 40.9 17.8 23.4 10.3

Tab. 7.12: Dati sperimentali relativi al test#6 con il 30% di Evr(Ni,Co).

Carichi termici Misure

QL [W] | Q2[W] T1 [K] T2 [K] PH [kg/cm’] | PL [kg/em’]
0 0 19.4 6.2 22.4 8.1
0 4 20.5 9.7 2238 9.0
0 8 21.9 12.0 23.0 9.7
0 12 23.7 14.2 23.1 10.2
0 14 24.9 16.0 235 10.5
0 16 239 19.2 235 10.6
30 0 33.9 5.9 23.0 8.5
30 4 35.5 9.3 232 9.2
30 8 38.3 113 235 9.8
30 12 422 145 24.0 10.6
30 14 41.7 16.4 24.0 10.7
30 16 41.0 18.7 24.0 10.8
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Dall’analisi dei risultati sperimentali ottenuti in questa serie di esperimenti, si ha innanzi-
tutto una conferma del fatto che, nel caso di carico termico nullo sul primo stadio, 1’utilizzo
del materiale magnetico Er(Nig¢75C00.925)> sul lato freddo del rigeneratore di calore deter-
mini un aumento della potenza refrigerante del cryocooler. I miglioramenti ottenuti nella
serie di esperimenti con corsa di 32 mm sono superiori a quelli ottenuti nella precedente
serie di esperimenti con corsa standard di 20 mm. In particolare, nel caso di funzionamento
con frequenza di 45.5 rpm I’incremento massimo della potenza refrigerante si ha in corri-
spondenza della temperatura di 15.2 K, in corrispondenza della quale si passa da 10.4 Wy,
nel caso di utilizzo di solo piombo a 12 Wy, con un miglioramento in termini percentuali di
oltre il 15%. Per le temperature comprese fra 14 K e 18 K (le piu richieste per le applica-
zioni pratiche del cryocooler) il miglioramento ottenuto supera sempre il 10%.

Per quanto riguarda I’influenza della velocita di funzionamento, si noti che all’aumentare
della velocita si ha una riduzione dell’incremento di potenza refrigerante determinato
dall’utilizzo di materiale magnetico. Ci0 ¢ probabilmente dovuto al fatto che all’aumentare
della velocita del fluido attraverso la matrice il processo di scambio termico per convezione
risulta penalizzato, cosi che diminuisce la quantitd di calore trasferibile. Quindi,
all’aumentare della velocita di funzionamento, sull’efficienza dello scambiatore diventa
prevalente I’influenza del meccanismo di scambio termico fluido-matrice rispetto alla capa-
cita termica della matrice.
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CONCLUSIONI

L’utilizzo di materiali a transizione magnetica all’interno dello scambiatore rigenerativo
di calore dei piccoli cryocooler ha recentemente permesso di superare gli ostacoli tecnolo-
gici che impedivano a questi dispositivi di raggiungere temperature utili di refrigerazione
inferiori ai 10 K. Grazie all’utilizzo di questi materiali, oggi sono commercialmente dispo-
nibili cryocooler di tipo Gifford-McMahon in grado di produrre una potenza refrigerante
dell’ordine del Wy, alla temperatura di 4 K.

Questa innovazione tecnologica ha permesso lo sviluppo di sistemi superconduttivi di
nuova generazione che garantiscono il raffreddamento autonomo dei materiali supercondut-
tivi per mezzo dell’utilizzo di piccoli cryocooler integrati nel sistema stesso, ¢ che non ri-
chiedono quindi il rifornimento periodico di liquidi criogenici dall’esterno (sistemi cryo-
gen-free). I vantaggi di questi dispositivi stanno in una maggiore semplicita d’uso (non ri-
chiedendo le conoscenze tecniche specifiche necessarie alla manipolazione di liquidi crio-
genici), oltre che in una maggiore compattezza, flessibilita e facilita di integrazione
nell’impianto (sono in grado di funzionare ovunque sia disponibile una sorgente di potenza
elettrica). Inoltre, la garanzia di un funzionamento autonomo per migliaia di ore senza biso-
gno di manutenzione determina un abbattimento dei costi di gestione e di funzionamento.

Con la recente introduzione dei materiali HTS (come Bi-2223, Bi-2212 ecc...) che pre-
sentano proprieta superconduttive a temperature relativamente elevate, ¢ diventato di parti-
colare interesse ai fini delle applicazioni pratiche I’intervallo di temperature che va da 10 K
a 20 K. L’interesse oggi ¢ quindi quello di migliorare le prestazioni dei cryocooler in tale
fascia di temperature.

L’oggetto di studio di questa ricerca ¢ stato un cryocooler sperimentale di tipo Gifford-
McMahon a due stadi di refrigerazione della Toshiba, atto a funzionare a temperature com-
prese fra 10 K e 20 K. Lo scopo ¢ stato quello di incrementarne la potenza refrigerante me-
diante I’impiego del materiale magnetico Er(Nig75C0¢.925), all’interno del secondo rigene-
ratore di calore. Tale materiale ¢ caratterizzato da una temperatura di transizione magnetica
di 15.6 K, in corrispondenza della quale presenta un calore specifico di 2.67 J/em’K.

Sono state effettuate due serie di esperimenti: la prima con corsa del cryocooler pari a 20
mm e la seconda con corsa di 32 mm. Nella prima serie la frequenza di funzionamento ¢
stata fissata a 72.8 rpm e si sono confrontate le prestazioni relative a quattro diverse confi-
gurazioni del rigeneratore, rispettivamente con una percentuale in volume di materiale ma-
gnetico sul lato freddo del rigeneratore pari allo 0%, 30%, 50% e 70%. Si ¢ riscontrato che,
nel caso di carico termico nullo sul primo stadio, 1’utilizzo del rigeneratore con un rapporto
Er(Ni,Co)/Pb pari al 30% determina un incremento della potenza refrigerante del cryocoo-
ler su tutto I’intervallo di temperature di interesse compreso fra 10 K e 20 K. In particolare
I’incremento massimo si ha in corrispondenza della temperatura di 18 K, per la quale si ¢
riscontrato un miglioramento della potenza refrigerante pari al 10%.

Nella serie di esperimenti con corsa del cryocooler di 32 mm sono state utilizzate tre di-
verse frequenze di funzionamento (45.5 rpm, 56.7 rpm e 72.8 rpm) mentre le configurazioni
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del secondo rigeneratore confrontate sono state quella con solo piombo e quella con il 30%
in volume di materiale magnetico. Anche in questo caso, si ¢ riscontrato che se il carico
termico sul primo stadio ¢ nullo 1’utilizzo del materiale magnetico Er(Nig 75C0q.9,5), deter-
mina un incremento della potenza refrigerante del cryocooler su tutto I’intervallo di tempe-
rature di interesse compreso fra 10 K e 20 K.

I miglioramenti ottenuti in questa serie di esperimenti sono stati superiori a quelli riscon-
trati nella serie precedente. In particolare, nel caso di funzionamento con frequenza di 45.5
rpm si € ottenuto un incremento massimo della potenza refrigerante pari ad oltre il 15% in
corrispondenza della temperatura di 15.2 K. Per le temperature comprese fra 14 K e 18 K
(le piu richieste per le applicazioni tecnologiche pratiche del cryocooler) il miglioramento
riscontrato ¢ sempre stato superiore al 10%.

Infine ¢ da notare che, poiché I'utilizzo dello scambiatore di calore di tipo rigenerativo ¢
comune alla maggior parte dei piccoli cryocooler, ¢ ragionevole supporre che, benché le
prove sperimentali riportate in questa tesi siano state eseguite solo su un cryocooler di tipo
Gifford-McMahon, 1’utilizzo del materiale magnetico Er(Nij¢75C00.925)> possa determinare
analoghi miglioramenti delle prestazioni anche per gli altri tipi di cryocooler che utilizzano
lo stesso tipo di scambiatore di calore.
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